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К ВОПРОСУ ВЫБОРА ПАРАМЕТРОВ ДЕМИ АФЕРА ДЛЯ РОТОРА ГТД

Практика доводки авиационных газотурбинных двигателей показы
вает, что повышенной роторной вибрации подвержен, как правило, один 
из его узлов. Например, в двухконтурных ГТД чаще всего наблюдается 

повышенная вибрация корпуса передней опоры компрессора низкого давления.
Одной из эффективных применяемых мер, снижающих уровень вибра

ции ГТД, является установка .упругодемпферных опор (УДО). Известны 
несколько типов УДО: ленточные, гидравлические, гидродинамические с 
выдавливаемой пленкой. Указанные конструкции имеют различные упругие 
и демпфирующие характеристики.

Однако в настоящее время методика выбора демпферов разработана 
недостаточно, и в ряде случаев установка демпфера не дает желаемых 
результатов.

В данной работе исследуется влияние соотношения жесткостей демп
фера и опоры демпфера на эффективность демпфирования колебаний кор
пуса и ротора.

Теоретическое исследование проведено на базе линейной двухмас
совой системы, к которой во многих случаях с достаточной для качест
венной оценки точностью можно привести узлы компрессоров и турбин 1ТД 
(рис.1 ) .

Упругодемпферную опору 
устанавливали между наружным 
кольцом опорного подшипника 
и опорой, т.е.последователь
но с упругим элементом опоры 
и ротора. Исходная и расчет
ная двухмассовые системы с 
демпфером приведены на рис.2 .

Максимальные амплитуды 
масс на резонансе определены

Р и с.I.Динамические схемы узлов ГТД 
(а ,б ) и эквивалентная им двухмассо
вая система (в )

с учетом следующих предпосылок: сдвиг_фазы между перемещением масс 
т к и т р м дисбаланс ной нагрузкой (Р ) составляет 90°; соотношение 

амплитуд этих масс на резонансе соответствует соотношению амплитуд 
при колебаниях по собственным формам; резонансные частоты колебаний 
системы с демпфером и без демпфера одинаковы.
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В этом случае достаточно 
рассмотреть уравнение движения 
массы ротора

“  т р X р ~ «пр + а пр хк

~ кпрхр + к пр хк
® 0 )Г

а
Р и с .  2. Исходная (а ) и расчет
ная (б ) двухмассовые системы с _  
демпфером

£— co$io„t  = 0 , 
g Р  ( I )

где /71 р - масса ротора;
Х „ , Хк— перемещения ротора и 

корпуса соответствен^ 
но;

К

2D - дисбаланс ротора;
СОр “  резонансная частота вращения;

 ̂ - земное ускорение;

К К * ( к 0 + Ка)+&дЫр "  приведенная жесткость
-  -----------я— — I   упругой связи между

массами ротора и кор
пуса;

К л - жесткость демпфера;
,, Кр К  onК  - -W-— гг22—  приведенная жесткость связи опора - ротор; о К р + К оп
к ол- жесткость опоры корпуса;
Кр - жесткость ротора; 

oCfl - коэффициент трения демпфера;

<*пр = <*д ■z— гOJg_
( 2 ) - приведенный коэффициент 

трения.
10/

С учетом принятых допущений решение уравнения ( I )  можно записать
в виде

х р ~ А р  S i n  cOp t

V A K£Ln“ pt
(3 )

где
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Ар - амплитуда ротора;



Дк гА р (/ -  ) - амплитуда корпуса;

- парциальная собственная частота системы 
Р ротора.

Подставив (3 ) в ( I ) ,  получим зависимость для определения ампли
туд колебаний масс ротора и корпуса на резонансе:

А - ^
Я Р ‘  <*пр '

i  _ ~ )
к ~ а тр% j  c j „  •

(* )

Амплитуды Ар и Ajj уменьшаются с увеличением коэффициента оС пр, 
который,как видно из (2 ), существенным образом зависит от отношения
y v

формулу для определения приведенного коэ^чциента трения (2 ) 
можно переписать в следующем виде:

< 4 =  « д  С

где С = 1
7
к ?

0,5

О

V
S

- коэффициент, показывающий степень 
использования демпфера; он умень
шается при возрастании отношения 
К  д / К 0

F  
0,975 
0,95 
OJ9 
0,8

(рис.З).
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Р и с .3 .Зависимость коэффициен
та использования демпфера от 
отношения K g/к0 :

40 V, мм/с
Р и с .4.Функция распределения 
виброскорости передней опоры ТРДД 
с различными вариантами демпферов: 
1-гофрированные ленты(Кв =ЗО0«1Об 
.10® й/м); 2-гофрированяые ленты, 
чередующиеся с плоскими ( Kg =

U -607 9
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При К g = KQ приведенный коэффициент трения ОС Пр примерно в 
четыре раза меньше исходного значения <xg .

Подученные выводы по влиянию жесткости демпфера на резонансные 
колебания на примере двухмассовой системы подтверждаются исследова
ниями вибрации корпусов натурных ГТД.

На рис. 4 приведены интегральные функции нормального распреде
ления ( F ) вибрации передней опоры двухвального ТРДД с ленточными 
демпферами различной жесткости: К^ = 300*10^ Н/м и =100 *10 %/м.
Теоретические линии функции распределений получены по представитель
ным статистикам вибрации двигателей с каждым типом демпфера.

Видно, что вероятность проявления вибрации выше заданного уров
ня, например Ю мм/с, на двигателях с демпфером повышенной жесткости 

составляет 18%, а на двигателях с демпфером меньшей жесткости - 5%, 
т .е .  существенно ниже.

На рис. 5 представлена зависимость виброскорости ( V )  передней 
опоры одного и того же двигателя от частоты вращения ( /7 )
ротора компрессора низкого давления с ленточным демпфером ( Кд =
= 100.106 Н/м) и гидравлическим демпфером (Kg = I3 * I0 6 Н/м)и введен

ным дисбалансом 
1300 г.см. Из графиков 
видно, что вибрация дви
гателя с демпфером мень
шей жесткости в 2,5 ра
за ниже.

Таким образом, при 
выборе эффективной конст 
рукции демпфера для сни
жения роторной вибрации 
ГТД следует иметь в виду 
что жесткость демпфера н 
должна превышать жесткое 
ти упругого элемента

О 3 £ 5 п-10, од/мин
Р и с.5.Вибрация передней опоры ТРДД с 
различными вариантами демпферов и вве
дением дисбаланса I3Q0 г*см:1-ленточный 
демпфер ]К д  =100.10° Н/м);2-гидродемп- 
фер (жесткость упругого кольца Не, =
=13«Ю6 Н/м)

( опора, ротор ) ,  последовательно с которым устанавливается демпфер.

62


