
В ы в о д ы

1. Показатель эффективности действия гасителей пульсаций 
в гидравлической системе с аксиально-плуижериым насо
сом в основном определяется числовой характеристикой, 
выбранной для оценки пульсационного состояния системы.

2. Применение гасителей пульсаций, выполненных по схеме 
ответвленного резО|Натора, наиболее эффективно для по
давления отдельных составляющих спектра колебаний.

3. Результаты расчетов -по определению эффективности гаси
телей пульсаций с достаточной степенью точности согласу
ются с экаперимеитальными данными.
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И С С Л ЕД О ВА Н И Е УСТОЙЧИВОСТИ, А ВТО КО ЛЕБА Н И И  
И В Ы Н У Ж Д Е Н Н Ы Х  КО Л ЕБА Н И И  РОТОРОВ  
НА ГИ БРИ Д Н Ы Х  ГИ ДРО СТ.УГПЧЕСКИ Х  
П О Д Ш И П Н И КА Х

Подшипники жидкостТюго трения, применяемые в 
качестве опор роторов, могут служить источником вредных 
вибраций. Несмотря иа то, что гидростатические подшипники 
(ГС П ) относятся к одному из наиболее виброустойчивых ти

пов опор жидкостного трения [1], вопросы динамики высоко- 
сжоростных роторов иа таких опорах весьма актуальны и 
требуют дальие/пией разработки.

Сложность задач динамики роторов на ГСП  заключается 
в необходимости совместного решения задач гидродинамики
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и теории колебаний. Однако представление -выражений для 
'Проекций относительной несущей способности гибридных ГСП  
на оси полярной системы координат W  ̂ и W в явном виде 
от эксцентриситета е и скоростей шипа ;в подшипиике [2], [3]

W у — Ах W (1)
или Wy = Ац& + Ахг tP + /li5 s" + (Л 20 + Л22 Л  + Л2.1 е') Ис.м:
t^.v= f£ ll 8 + £13 8̂  + £15 &̂ ) 77вр + (£ 2i£+ £23 8® !' £25 8®) Опр(2)

-позволяет последовательно решить задачу гидродинамики 
(определить коэффициенты А ц, Лщ, ..., В ъ̂, являющиеся функ
циями только геометрических параметров опоры) и затем за
дачу колебаний ротора, что значительно облегчает численные 
решения и дает возм-ожность использовать аналитические ме
тоды.

В выражениях (1) и (2) коэффициенты Ai и £i характе
ризуют упругие, а Л 2 и £2 — демпфирующие свойснва опоры; 
коэффициенты Лц, Л 13, ..., £25 получены аппроксимацией (с 
помощью Э Ц В М ) коэффициентов Ль Лг, £;, £2 степенными

р./?Ьо) [). Rb £ \>-Rhрядаими по е; <23, — а,,, -= ■■ ■ у а , Дщ) = -р—г г  ' оезраз-Рвх ГВХ *>0 Рвх '̂ 0
мерные параметры ГСП, пропорциональные скоростям ши-пз 
в ио-д шип нике: вращения со, смещения вдоль линии центров 
шипа и подшипника в, прецессии у, Рвх — давление перед 
дросселирующими элементами опоры; R — радиус шипа; Ь — 
ширина осевой перемычки; бо— радиальный зазор при кон
центричном положении ши'па в  подшипнике; ц — динамиче
ский коэффициент вязкости рабочей жидкости.

В статье приведено решение задач дипам-ики роторов на 
гибридных ГСП, в которых в качестве рабочего тела использо
валась несжи.маемая жидкость. Разработа-ииые методики -мо
гут быть использованы и для опор с газовой смазкой, если их 
■несущую спо-собиость выразить (используя методы линеари
зации) в виде выражения ( 1).

В работе исследовались модели симметричных жбстко1'о 
и гибкого с диоком роторов в линейной и нелинейной поста
новках. В качестве аналитического метода теории нелинейных 
колебаний применялся метод гармонической линеаризации [4].

Уравнения движения модели гибкого ротора в полярной 
-системе коор-динат можно записать в виде
О a P j e -  ет )̂ + 2N  G а Ц ^ у  -  2 # ,  у -  ~  WAvf) Ф Щ  =
— М  cos т А- G al^K  cos (^ — у ) ;
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Н- 2e т)+2Л^ О a ip W y  т -f 7̂,. Т -| 

=  — А1 cos X - К G Д sin (/ — т) 5

PbxD ( т  + О
ДС с/ ,4,2 Ь2 £13 (яг : /) ’

ТУ,
; и/.

5q с 
Ж г

Г ,

М -

д =

U 7 ,f )  + 2 \ r ,^  

(3)

M g  . 
£вх£> (m + I) ’

£.« -D (m + 0 ’ •'■ Рвх-D (лг + I)
D — диаметр шипа; m и I — длина камеры и торцовой .пере
мычки лодшипни'ка еоответственио; тИ — масса ротора; С — 
ж е стко:сть вала; А — д иоб ала не; g ~ y  окор ение ов о б од но го 
падения.

Точки оверху .в системе (3) означают дифференцироваии!./ 
величины 1П0 безразмерному времени, / = t со.

На основанин решения уравнений (3) разработана мето
дика расчета амилитудно-частотных характеристик (АЧХ ) 
системы «ротор-ГСП» в линейной н нелинейной постановках, 
получены выражения для границы зон устойчивой работы мо
делей уравыовешенного и прецеосирующего под действием 
возбуждающих сил от дисбаланса роторов [5]. Проанализ.и- 
ровано влияние вынужденньгх колебаний ротора на границу 
его устойчивой работы. Разра.ботана методика расчета пара
метров автоколебаний жесткого и- гибкого ненапруженного н 
жесткого нагруженного роторов.

Остановимся подробнее на некоторых наиболее интерес
ных результатах, полученных при решении рассмотренных 
задач.

На рис. 1 приведены А ЧХ  
жесткого ненагрул<еиного ро
тора, рассчитанные по нели
нейной методике на шестика
мерных ГСП  при Ф  = 0,1, где 
Ф — наиболее сильно влияю- 
]ций параметр ГСП, характе
ризующий соотношение гидро
динамических сопротивлений 
входных дросселирующих эле
ментов и выходных торцовых 
щелей подшипника [2]. На ри-
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Рис. 1. АЧХ иеиагруженного 
жесткого ротора (G = 10 )
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становке. Видно, что отличие в А ЧХ  существенно при боль
ших значениях амплитуд вынужденных колебаний. Поэтому 
при нахождении А Ч Х  ненатр^жеииото ротора на ГСП  в слу
чае больших дисбалансов (А> 0,5) и особенно в зоне крити
ческой скорости необходимо пользоваться нелинейной мето
дикой.

На рис. 2 показано развитие автоколебаний пеиагружен- 
иого ротора на шестикамерных ГСП. Изменение значений 
параметра Ф влияет иа вид нагрузочной характеристики 
ГСП. В случае «жесткой» нагрузочной характеристики под
шипников (Ф > 0 ,5 ) автоколебания до окорости Пирс , соответ
ствующей грагмще устойчивости ротора (на рис. 2 и далее 
вертикальными штрих-пуиктирнымн линиями отмечены гра
ницы устойчивой работы роторов, рассчитанные -при решении 
задачи в линейной постановке), невозможны. При авр>«врс 
автоколебания могут существовать с конечной амаьтитудой, 
причем с ростом параметра Овр амплитуда растет («мягкое» 
саимово'збуждение). При «мягкой» нагрузочной характеристи
ке ( Ф <0,5) авто'колебаиия могут существовать в системе и 
до скорости Пврс, причем с увеличением'Параметра ампли
туда автоколебаний падает («жесткое» самовозбуждение).

Характер развития автоколебаний с увеличением податли
вости poTOipa (с ростом параметра N  от О до 1, рис. 2, б) 
тгр и и циии а л ыю не изменяется, oi/iHaKo становится «более рез
ким», т. е. рост ам'плитуды колебаний происходит при мень
шем изменении скорости ('Параметра Пвр)-

Увеличение статической нагрузки на подшипники (соот-
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истствейно ip'OCT эксцентриситета шипа so, относительно кото
рого происходят колебания) существенно изменяет как гра
ницу устойчивой работы ротора, так и характер развития ав- 
(околебаний, который может измениться с «жесткого» на 
• мягкий», и наоборот (рис. 3).

Рис. 3. Амплитуды автоколебаний нагруженного жесткого ротора
(6=1)

Для нагруженных роторов иа ГСП  характерно «жесткое» 
самовозбуждение. При появлении автоколебаний амплитуда 
резко возрастает, стремясь к величине зазора в подшипнике. 
Работа роторов на ГСП  в режиме автоколебаний исключи
тельно опасна.
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