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В ибрационная прочность и надеж ность авиационных, двигателей

Ю. А. ПЫХТИН

АВТОКОЛЕБАНИЯ КОРПУСОВ АВИАЦИОННЫХ 
ГАЗОТУРБИННЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

П ри доводке вертолетного газотурбинного  д ви гател я ,  со « с в о ■■ 
бодно-й» турбиной, передаю щ ей мощ ность через систему тран см и с­
сионных валов  на редуктор вертолета , встретились с явлением  а в ­
токолебаний трансмиссии.

П ер вон ач альн ы й  вар и ан т  трансмиссии, помещ енный на фиг. 1, 
п редставлял  собой д в а  одинаковы х корпуса, один из которых ж е ­
стко креп ился  к  корпусу «свободной» турбины, а второй, т а к ж е  ж е ­
с т к о — к  корпусу редуктора  вертолета . Консольные части этих 
корпусов соединились с компенсатором  (на ч ертеж е не п о к азан ) ,  
который сл у ж и л  д л я  изоляции внутренних полостей корпусов от 
атмосф еры  и д ля  уплотнения м асла. В заим н ом у  поперечному и 
продольному смещению  корпусов компенсатор не препятствовал . 
Внутри корпусов трансм иссии пом ещ али сь  три последовательно 
соединенных ш ли ц ам и  ва л а ,  причем средний вал  о п и рался  по кон ­
цам па ш лицевы е муфты, назн ачени е  которых состояло  в том, ч то­
бы обеспечивать передачу крутящ его  момента при несоосности в а ­
лов. П о условиям  компоновки д ви гател я  и редуктора  н а  вертолете 
эта несоосность м огла  доходить д о  10 мм.  Р аб о ч и е  обороты валов  
трансмиссии л е ж а т  в пределах  7800-78300 об/мин.

П ер вы е  ж е  ви б р о гр аф и р о ван и я  д ви гател я  с этим вариантом  
трансмиссии показали , что трансм иссия  очень сильно колеблется  
с частотой 2 5 - г 30 гц,  причем ам плитуда  колебаний корпусов т р а н с ­
миссии на консольных частях  доходила  до 6 мм.  Столь сильные 
вибрации вы зы вали  полом ки р я д а  деталей  самой трансмиссии и 
корпуса турбины  д вигателя . П оэтом у  изучению причин возникно­
вения низкочастотных вибраций было уделено особое внимание.

П ервон ачальн о  бы ла определена при помощи в и б ратора  собст­
венная частота  трансмиссии. О казал о сь ,  что частота  25— 30 гц,  с 
которой колеблется  трансм иссия  во врем я работы  на двигателе, я в ­
ляется  собственной частотой колебаний трансмиссии.
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Было высказано предположение, что собственная частота коле­
баний трансмиссии при работе ее на двигателе возбуж дается тогда, 
когда она равна разности секундных оборотов роторов двцга-

Фиг. 1. Схема исходной трансмиссии и схема сил, 
возникающих в трансмиссии при перекосах.

теля. С целью проверки этого п редполож ен ия было проведено виб- 
рогр аф и р о ван и е  д ви гател я  и трансмиссии по специальной п р о гр ам ­
ме, которая  п р ед у см атр и в ал а  снятие нескольких точек с различной  1 
разностью  оборотов. Д л я  этого при постоянны х оборотах  ту р бо ­
ком прессора изменением нагрузки  на «свободную» турбину и зм ен я ­
лись ее обороты.

Р езу л ь таты  такого  эксперим ента  при работе  на оборотах  ту р б о ­
компрессора п тк =  6500 о б /м ин  =  cons t  представлены  на фиг. 2 ,3 .  В 
этих эксперим ентах  частота  колебаний трансм иссии б ы ла  р авна  
30 гц.  Н а  фиг. 2 построен т а к ж е  г р а ф и к  изменения разности  секун­
дных оборотов турбоком прессора  и «свободной» турбины. И з  гра- 
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ф ика  следует, что разность секундных оборотов, р а в н а я  30 об/мин,  
получается  на оборотах  П т = 8 3 0 0  об/мин.  Если бы на амплитуду 
вибраций вл и я л а  разность  оборотов роторов турбоком прессора  и 
«свободной» турбины, то на оборотах  «свободной» турбины л т =  

8300 об/мин.  следовало  о ж и д ать  наибольш ей амплитуды  вибраций 
трансмиссии. О дн ако  этого не  н аблю дается , что свидетельствует  об 
отсутствии совпадения  собственной частоты колебаний т р а н с м и с -1 
сии с разностью  секундных оборотов роторов.

В то ж е  врем я из проведенных экспериментов следует другой , 
вывод.

К ак  у ж е  упоминалось, изменение оборотов «свободной» тур-1 
бины проводилось путем изменения ее загрузки , при этом с уве-1 
личением загр у зки  (крутящ его  момента) обороты уменьш ались. 
К а к  видно из фиг. 2, 3 с уменьш ением оборотов «свободной» ту р ­
бины, что соответствует увеличению п ередаваем ого  крутящ его  
момента, вибрации корпуса трансмиссий возрастаю т.

Если считать, что коэф ф иц иент  полезного действия «свободной» 
турбины не изм еняется  с изменением загрузки , то мож но п остро­
ить гр аф и к  изменения ам плитуды  колебаний корпуса  трансмиссии 
в зависимости от п ередаваем ого  крутящ его  момента. Н а  фиг. 2, 3 по-' 
строен такой граф и к, причем крутящ ий момент « с в о бо д н о й » ту р ­
бины на п т =  8500 об/мин.  принят равны м единице. Г р а ф и к  н а ­
глядно  иллю стрирует  увеличение ам плитуды  колебаний т р а н с ­
миссии при увеличении крутящ его  момента.

То обстоятельство, что колебания  трансмиссии возни каю т при 
отсутствии резонансного во зб у ж д ен и я  от внешних периодических 
сил, а п о д дер ж и ваю тся  крутящ им  моментом, постоянным по вел и ­
чине и направлению , за с т ав л я е т  предполож ить, что р а с с м а т р и в а е ­
мый случай явл яется  типичным случаем  автоколебаний. Особенно-- 
стью автоколебаний, как  известно, является  бо льш ая  чувствитель­
ность их ам плитуды  к изменениям  р еж и м а  (в наш ем  случае  к 
изменению крутящ его  мом ента) и н езависимости ам плитуды  к о л е б а ­
ний от гарм оник внеш него возбуж дения . Р ассм отри м  с физической 
точки зрения механизм  воникновения автоколебан ий  трансмиссии. 
Д опустим  вначале , что вал 3 з а д ел а н  на правом  конце, а к в а л у  1 
слева  прилож ен крутящ ий момент Л4кр и консоли корпусов т р а н с ­
миссии прогнулись в вертикальной  плоскости на одинаковую  вел и ­
чину z  (фиг. 1а) В этом случае  вследствие перелом а осей валов  
трансмиссии на вал  2 будет действовать  не только  крутящ ий, но 
и и зги баю щ ий момент, т а к  как  реальн ое  ш лицевое соединение 
валов  при перекосах  не м ож ет  рабо тать  как  некий идеальны й ш а р ­
нир, -передающий только крутящ ий момент.

Р а з л а г а я  крутящ ий момент, действую щ ий по в ал у  1 и п ред ­
ставленны й на фиг. 1а вектором, на н ап р ав л ен и е  оси в а л а  2 и на 
-перпендикулярное к ней н ап равлени е  получим: 
крутящ ий момент, действую щ ий на вал у  2
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изгибаю щ ий момент, действую щ ий на вал  2

Мизг =  M i кр- s in  ср. (2)

В действительности подсчет по этим ф орм улам  будет  не совсем 
точным, так  к а к  степень перехода (тран сф орм аци й) крутящ его  
м ом ента в изгибаю щ ий м ож ет  быть определен а  д л я  перекош ен­
ного ш лицевого соединения только  эксперим ентально.

В водя эксперим ентальны й коэфф ициент д л я  М изг П О Л у Ч И М  

=  Q * кр ' s in  <р, (3)

где Q —- эк сперим ентальны й коэфф ициент назовем  его ко э ф ф и ­
циентом тр ан сф о р м ац и и  равны й отношению дей стви­
тельного изгибаю щ его момента к моменту вычисленно­
му по ф орм уле  (2).

Q =  M изг _  Мтг
М и з г  M i Kp - s i n <p

И згибаю щ ий момент Л4Изг об у сл ав л и в ает  появление усилий на 
опорах  в ал а  2  (см. фиг. 1, величиной Ае  п рен ебрегаем ) .

Кл  = _  К, ~  ~  %  (4)
*2 ‘ 2 2

где sin© =  cp — вследствии малости угла;
1-2 — расстояние м еж ду  опорами Л и В (см. фиг. 1).

У силия R a  и  R b н ап равлен ы  в противополож ны е стороны и 
л е ж а т  в плоскости, перпендикулярной плоскости п ер вон ач альн о­
го изгиба трансмиссии.

Ч ерез  подшипники усилия R a  и R b передаются на консоли кор­
пусов трансм иссии  и вы зы ваю т прогибы в плоскости, перпенди­
кулярной  плоскости первоначального  изгиба трансмиссии. Если 
бы валы  не вр ащ ал и сь ,  то есть если бы вал  3 был закр еп лен  на
своем правом  конце, а к валу  1 слева  был бы прилож ен крутящ ий
момент М 1к р ,  то усилия  R A и Rb  вы звали  бы статические прогибы 
корпусов трансмиссии в горизонтальной плоскости

с - У  У r a _ Q - №  кр-<р
и ст — 1 A c t  — 1 В е т о  — J, »

где К  — ж есткость  корпуса трансмиссии. Если считать корпуса
3  Е1

цилиндрическими, то k — —p £ ,
где I i — момент инерции сечения корпуса трансмиссии.

В р ассм атр и ваем о м  случае  ж есткость корпусов одинакова:
/х =  / 3 и li — l3 (см. фиг. 1).

В результате  появления сил R a  и  R b и  как  следствие  прогибов 
УастИ У в  ст> и так ж е  в результате  закрутки  валов  трансмиссии, з а ­
кли нивани я  в ш ли ц ах  и т. д., трансмиссия, вы веден ная  в по л о ж е­
ние 1а (фиг. 1) каким-то  случайны м импульсом, не см ож ет  в о з в р а ­
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титься после исчезновения им пульса  в первоначальное  недефор- | 
м ированное полож ение, а зай м ет  устойчивое полож ение, похож ее : 
на полож ение в (фиг. 1), когда  консольные части А я В корпусов 
трансм иссии прогнутся  в р азн ы е  стороны.

Т еперь представим  себе, что тр ансм иссия  находится  в рабочем  ; 
состоянии, т. е. валы  трансмиссии передаю т крутящ ий момент, в р а ­
щ аясь  с больш ими оборотам и (п т =  7800-^-8300 об/ мин  д ля  наш его 
с л у чая ) .  П оявлен ие  случайн ы х прогибов корпусов трансмиссии в 
этом случае  т а к ж е  ведет к появлению  усилий R a  и  R b перпендику- 1 
лярн ы х  плоскости прогиба. Н о в этом случае  нуж но учесть, что

Sc/iw i. 
У- Q<pjH Coj L̂ t-

У

Cl с^ин- та .*  с и ­
гнальная апппитуЭа

-  £й- Coitoi

Ф иг. 4 . Схема движения опоры А  в координатах 
у — г при автоколебаниях.

ш лицевы е соединения валов  вследствие больш их оборотов, н а л и ­
чия вибраций , ум еньш ения  влияния  сил трения и т. п., стан овятся  
очень подвиж ны м и и поэтому легко  перекаш и ваю тся ,  следуя при 
этом з а  прогибам и корпусов трансмиссии, в том числе за  п роги б а­
ми, п олучаю щ им ися  при колебаниях.

В этих условиях, если корп уса  трансм иссии податливы , усилия 
R a  и  R b ,  во зни каю щ ие при случайных прогибах  корпусов тран см и с­
сии и нап равленн ы е  перпендикулярно  плоскости прогибов, в ы зы ­
ваю т д ви ж ен и я  корпуса  трансм иссии по зам кн утой  траектории  в 
сечении, перпендикулярном  оси трансмиссии. Это дви ж ен и е  будет 
круговым, если ж есткость  корпуса  трансмиссии од инакова  в обоих 
нап равлени ях , и эллиптическим, если изги бная  ж есткость  р азн ая .  
У гловая  скорость тако го  д в и ж ен и я  будет р ав н а  одной из круговых 
частот  собственных колебаний трансмиссии. Н а и б о л е е  легко во зб у ­
дим а, естественно, первая  круговая  частота.

Н а  фиг. 4 представлено д виж ени е  центра  трансмиссии, когда 
и зги бная  ж есткость  корпуса трансмиссии од инакова  в обоих н а ­
правлениях.
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П о л о ж и тел ьн ая  рабо та  реакции R a за один период, т. е. на пути,
равном длине окруж ности 2тг-адин будет

A i  =  2тг-адин, (6)

где  а дин — м акси м альн ое  отклонение оси трансмиссии от  невозм у­
щенного состояния. Э та  рабо та ,  подводи м ая  к  колеблю щ ейся  т р а н с ­
миссии, п оддерж и вает  трансм иссию  в состоянии колебаний. 

П роектируя  движ ени е  на оси р и г ,  получим:
У —— Один’СОЭЧ) ,̂ Z — ПДин*51П О)t • (^)

П роекции силы R a  на те ж е  оси будут:

R y — R a -s in  Ы', R 2 =  R a -cosu>t, (8)

где mt — угол  отклонения колеблющ ейся системы от оси У;
(о — круговая  частота колебаний; 
t — время.

К а к  видно из приведенны х вы раж ени й , в ер ти кал ь н ая  со с та в л я ­
ю щ ая  R z сдвинута  по ф азе  на 90° относительно вертикального  пе­
ремещ ения. Это, к ак  известно из теории колебаний, явл яется  усло ­
вие этого, что сила со вер ш ает  работу  на вертикальном  перем е­
щении. Р а б о т а  этой силы з а  период  будет

A \z =  Rz' Л  ' Й Д И Н 1  ( 9 )

то ж е  самое относится и к си ле  R y.
Естественно, что рабо та  сил на вертикальном  и горизонтальном  

перемещ ениях будет р ав н а  полной работе, определенной по ф о р ­
муле (6).

Д л я  того, чтобы авто к о л ебан и я  трансмиссии не возбуж дали сь ,  
нужно стремиться  к тому, чтобы работа , п о д в о ди м ая  к к о л еб л ю ­
щ ейся системе, бы ла м и н им альна  или р а в н я л а с ь  нулю. Д л я  а н а ­
ли за  влияни я  разли чн ы х  ф ак то р о в  на подводимую рабо ту  р а с ­
пишем более подробно в ы р а ж е н и е  (6).

П редвар и тел ьн о  введем  в рассм отрение  коэфф ициент усиления 
колебаний, п редставляю щ и й  собой отношение действительного от­
клонения Иди» от п олож ен ия равновесия  к статическому о,ст откло­
нению, оп ределяем ом у по ф орм уле  (5)

о =  - ^ .  Отсюда: а дин =  астЪ =  Q—-2-p J I— . (Ю)
а ст Г • к

Р ассм отри м  устойчивое полож ение  колеблю щ ейся  трансмиссии, 
и зображ ен н ое  на фиг. 1в.

И з этой фигуры следует:
h  +  2/j /, j »

® =  ®i — 1— -> V1 Н‘2
где ф1 — угол отклонения вала 1 от горизонтального положения.

Ф орм ула  (6) с учетом ф орм ул  (4 ) ,  (5 ) ,  (10) и (11) запи ш ется  
так:
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(12)

И з рассм отрени я  форм улы  (12) видно, что д л я  ум еньш ения  р а ­
боты необходимо стремиться  к уменьш ению длины / ь увеличению 
длины 12, увеличению момента инерции /  и уменьш ению  угла  ф1 

(см. фиг. 1). В аж н о  т а к ж е  отметить, что р аб о та  проп орцион альн а  
к в ад р ату  крутящ его  момента, поэтому автоколебан и я  возникаю т

тем легче, чем больш е действую щ ий крутящ ий момент. А мплитуда 
колебаний QAHH, к а к  это следует  из ф орм улы  (10), пропорциональна

кр-
И сходя  из полученных представлений о природе ав то к о л е б а ­

ний, нами р а з р а б о т а н а  новая  конструкция трансмиссии, авто ко ­
лебан ия  в которой практически  отсутствуют.

Э та  трансмиссия, и зо б р а ж е н н а я  на фиг. 5, им еет  следую щ ие 
особенности:

1) трансмиссионны е валы  заклю чены  в один ж есткий корпус 
трансмиссии, который с одной стороны опирается  на ш арнирную  
опору, располож ен ную  на корпусе  «свободной» турбины, а с д р у ­
г о й — на такую  ж е  опору, располож ен ную  на корпусе редуктора.

Это м ероприятие п ри вело  к резком у  уменьш ению  угл а  пере­
коса  валов  при несоосности в ал о в  «свободной» турбины  и р еду к ­
тора.

Если р ан ьш е  у к а з а н н а я  несоосность валов  ком п енсировалась  
на длине в а л а  2 равной /2 (фиг. 1), то в новой конструкции т р а н с ­
миссии эта  несоосность компенсируется  на длине Л +  k  +  h  
(фиг. 5);

2) З а  счет изменения конструкции трансм иссии  увеличена ее 
ж есткость.

3) Д в е  ш лицевы е муфты, стоявш ие в середине трансмиссии и 
обеспечивавш ие передачу  крутящ его  м ом ента при несоосности 
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Фиг. 5. Схема окончательного варианта трансмиссии.



валов, зам ен ен ы  м уф там и  с бочк ообразн ы м и  роликам и . Эти м у ф ­
ты поставлен ы  на к о н ц ах  трансм иссии (на вал у  турбины и на 
валу  м уфты свободного х о д а ) . Роликовы е м уфты в меньшей степе­
ни чем ш лицевы е тр ан сф орм и рую т  п еред аваем ы й  крутящ ий м о­
мент в изги баю щ ий при несоосности валов.

Все эти м ероприятия  привели к практи ческом у исчезновению 
автоколебан ий  и в настоящ ее  врем я трансм иссия  успешно работает. 
Если п р о ан ал и зи р о вать  систему по ф орм уле  (10), исчезновение а в ­
токолебаний произош ло потому, что

снижен коэффициент тран сф орм ац и и  Q; 
уменьш ен возм ож н ы й угол перекоса  qn;
увеличена акти вн ая  д ли н а  трансм иссии  (4  +  4  +  4  вместо 4  

(см. фиг. 5);
увеличена ж есткость  консольных частей корпусов трансмиссии 

за  счет резкого  уменьш ения длины  консолей.
В заклю чени е  отметим, что в практи ке  известен случай  авто ко ­

лебан ий  корпусов в турбовентиляторном  двигателе. Вообщ е сле­
дует  сказать ,  что в системах, где имеются н агруж ен н ы е  крутящ им  
моментом валопроводы , представляю щ ие  собой систему последова­
тельно соединенных ш ли ц ам и  валов, возм ож н ы  автоколебания . 
Вероятность автоколебан ий  тем больше, чем более податлцвы 
опоры валопровода .


