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− наличие не очень сильного срывного 
обтекания с невысоким уровнем 
напряжений в лопатках; 

− резкая зависимость амплитуды 
колебаний лопаток при достижении 
некоторого порогового значения положения 
рабочей точки на напорной характеристике 
вентилятора и исчезновение в этот момент 
слабого вращающегося срыва; 

− строгая синхронность колебаний 
лопаток на частоте, близкой к частотам 
первой формы изолированных лопаток; 

−  наличие сдвига фаз колебаний между 
лопатками, соответствующего определенной 
диаметральной форме колебаний колеса; 

− появление в потоке в момент 
возникновения колебаний лопаток 
диагностических спектральных 
составляющих, соотношения между 
которыми указывают на существование в 
потоке волны деформаций, бегущей против 
вращения колеса. 

Выявленные особенности колебаний 
лопаток позволяют их трактовать как 
решётчатый флаттер на режиме дозвукового 
срывного обтекания. 

В результате проведённого экспери-
ментального исследования сделан вывод о 
том, что имеются два вида дозвукового 
решётчатого флаттера: бессрывной флаттер, 
которому соответствует волна деформации, 
бегущая по вращению и срывной флаттер, 
при котором волна деформации бежит 
против вращения.  
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Для исследования демпфирования 
силами трения в витках были приняты 
несколько вариантов простейших 

конструкций с резьбовыми соединениями. 
При исследовании их методами 
математического моделирования сделано 
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ряд упрощающих допущений. Винтовая 
нарезка резьбы условно заменялась 
кольцевыми выступами. Изделия условно 
возбуждались вибраторами в любом месте 
упругой системы в осевом направлении. 
Упругие элементы конструкций приняты 
дискретными в форме сосредоточенных 
масс, связанных между собой осевыми и 
контактными податливостями. С 
изменением нагрузки в контактах 
податливых витков резьбы за счет 
податливостей самих витков, а также тел 
стержня и гайки происходит взаимное 
проскальзывание витков между собой, 
вследствие чего в них возникают силы 
трения, направленные против взаимных 
скоростей скольжения. Зависимости сил 
трения от давлений и скоростей скольжения 
принимались по закону Кулона в режиме 
сухого трения. Силы трения в контактах 
витков принимают участие в определении 
движения и демпфировании колебаний 
упругих систем с резьбовыми 
соединениями.  

Математические модели упругих 
систем с резьбовыми соединениями 
представляют собой системы нелинейных 
дифференциальных уравнений движения их 
элементов с учетом мгновенных 
(скачкообразных) изменений направлений 

сил трения в контактах витков. Решения 
уравнений производятся численным 
методом Рунге-Кутта четвертого порядка на 
ЭВМ. Было принято стальное резьбовое 
соединение М10. На рис.1 показана 
недискретная одномассовая модель только с 
контактно податливыми витками и с упругой 
шайбой.  

 
Рис. 1. Одномассовая упругая модель  

с упругой шайбой 
 
На рис.2 приведены результаты 

расчетов одного варианта такой модели с 
упругой шайбой при следующих исходных 
данных: вес груза G=50 кг; статическая 
нагрузка Fст=20000 Н; амплитуда 
переменного усилия Fа=5000 Н, жесткость 
стальной шайбы C=40000000000 Н/м, вес 
гайки 0,0177702 кг. Собственная частота 
такой системы n=278114 об/мин (4635 Гц). 

 

 
Рис. 2. Усилия в элементах модели при мгновенном сбросе переменной нагрузки: 

при частоте вращения вибратора n=207 500 об/мин 
а) – при коэффициенте трения f = 0,1; б) – при коэффициенте трения f = 0.4 

при частоте вращения вибратора n=22 172 500 об/мин 
в) – при коэффициенте трения f = 0,1; г) – при коэффициенте трения f = 0.4 
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На рис.2 приведены значения 
суммарных осевых составляющих 
контактных усилий (1) и сил трения (2) в 
контактах витков резьбы при мгновенном 
сбросе переменной нагрузки: при частоте 
вращения вибратора 207500 об/мин: а) при 
коэффициенте трения f=0,1; б) при 
коэффициенте трения f=0,4. Видно, что при 
большем коэффициенте трения больше 
вынужденные вибрации, после сброса 
нагрузки больше и остаточные вибрации и 
силы трения в контактах витков. То же 
самое происходит и при частоте вибратора 
22172500 об/мин при возбуждении со 
стороны корпуса: в) при коэффициенте 
трения f=0,1 и г) при коэффициенте трения 
f=0,4. Можно грубо полагать так. Если нет 
сил трения, то никакого демпфирования нет, 
и при большом значении коэффициентов 
трения в резьбе действующих усилий, а 
также сил упругостей и инерционных 
усилий недостаточно для преодоления сил 

трения в резьбе, то тоже никакого 
демпфирования вибраций изделий не будет. 
Чем больше коэффициент трения, тем 
больше амплитуда остаточных вибраций 
после сброса нагрузки. И еще, чем больше 
упругих элементов в изделии, тем меньше 
возможность демпфирования вибраций в 
них силами трения в резьбе.  

Интенсивность вибраций изделий с 
резьбовыми соединениями и их 
демпфирование зависит от места 
приложения возбуждения. Если это место 
является пучностью собственной формы или 
близко к ней, то интенсивность 
вынужденных колебаний будет высокая. 
Если же это место является узлом 
собственной формы или близко к нему, то 
вибраций изделия может совсем не быть. К 
каждому изделию, на стадиях 
проектирования, и доводки необходимо 
подходить индивидуально с построение 
математических моделей динамики их. 
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Для определения оптимальных или 

рациональных динамических характеристик 
опор роторов используются различные 
методы решения задач динамики роторной 
системы [1-2]. В результате, как правило, 
получают оптимальные или, в крайнем 
случае, рациональные значения 
коэффициентов Сo- жёсткости и do-
демпфирования опоры ротора. 

Для обеспечения этих значений 
коэффициентов жёсткости и демпфирования 
должны быть выбраны соответствующие 

геометрические параметры упругодемпфер-
ных опор (УДО). В авиационных 
газотурбинных двигателях (ГТД) УДО 
состоит из гидродинамического демпфера 
(ГДД), подшипника качения и упругого 
элемента.  

Коэффициент демпфирования системы 
определяется как сумма коэффициентов 
демпфирования отдельных элементов. В 
нашем случае для УДО имеем 
 
do= dд+dп+dу ,  


