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Основные сокращения и условные обозначения 

Обозначения

a, А - коэффициенты аппроксимации, амплитуда колебаний
b, В - коэффициенты аппроксимации, безразмерный параметр

демпфирования 
С - постоянная интегрирования и аппроксимации, 

коэффициент жесткости 
Ср, Cv -  теплоемкость, объемная теплоемкость 
D - диаметр втулки вибратора, дискриминант, дисперсия 
d  - коэффициент демпфирования, диаметр отверстий подачи смазки 
Е - модуль упругости материала, коэффициент аппроксимации 
е - смещение вибратора, радиус прецессии, основание натурального 

логарифма
ё, ё - первая и вторая производные от смещения вибратора 
Fr, - радиальная составляющая гидродинамической силы 
F r - тангенциальная составляющая гидродинамической силы 
Fr- площадь камеры
/ - относительный коэффициент нагруженности, относительная сила 
/ (<р,с) - комплекс, определяемый выражением (2 . 10)
G - безразмерный параметр силы тяжести 

g  - ускорение свободного падения 
Н  - толщина статорной втулки 
Н  - относительная толщина статорной втулки 
h - безразмерный зазор 
h - номинальная величина зазора 
/ -  момент инерции диска 
J  - момент инерции сечения

J{j - интегралы теории смазки, определяемые из табл.2.1 и 4.1

Ьщ - длина торцовой щели 
L - длина втулки вибратора 
/ - малое перемещение 

тр - масса ротора, приходящаяся на опору
т - модуль зацепления зуба шестерни или шлицевого соединения 
М  - масса диска, относительная масса, массовый расход, момент 
N  - мощность трения, число отверстий, внешняя нагрузка
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Nil критерий Нуссельта 
Р - давление
Р  - безразмерное давление 
Ре - число Пекле 
Рг - число Прандтля
Q - количество тепла, перерезывающая сила, добротность
q- расход смазки
q - безразмерный расход
R - радиус втулки вибратора
г - радиус полярный, текущий радиус
Re - число Рейнольдса
S - площадь поверхности, оператор Лапласа
Т- коэффициент передачи, абсолютная температура, постоянная времени 
/ - время, температура °С
х,у - перемещения в декартовой системе координат 
х , у , х ,у  - первая и вторая производная от перемещений 

с - осевая координата, число тел качения, число зубьев 
и - размерный дисбаланс, параметр регулирования 
U - относительный дисбаланс, линейная скорость 
V - скорость течения жидкости, объем 
W- передаточная функция, несущая способность 
а  - поправочный коэффициент профиля скорости, коэффициент 
теплоотдачи, коэффициент линейного расширения 
Р - коэффициент, угол контакта, коэффициент объемного расширения 
Sg- радиальный зазор
8 -  зазор на угле (р, погрешность, приращение
80С- величина торцового зазора
А -эксцентриситет массы ротора, натяг, деформация
е- относительный эксцентриситет, поправочный коэффициент в (3.53)
С- безразмерный параметр овальности
ц - безразмерная частота
в - безразмерный угол перекоса
/. - коэффициент теплопроводности
Л- параметр сдавливания
/л - коэффициент динамической вязкости
/ 4- - коэффициент кажущейся (турбулентной) вязкости
v-  коэффициент кинематической вязкости, коэффициент Пуассона
П- безразмерный параметр ДТЩ, пористость материала МР
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р  - плотность жидкости, множитель Лагранжа
С - коэффициент диссипации турбулентной энергии
а - безразмерный критерий инерции
сг; -среднеквадратичное отклонение
а  - безразмерный параметр шероховатости
т - отрезок времени
.9 - угол перекоса втулки вибратора
Ф- угловая координата
Ф- угол, характеризующий положение линии центров
ц/- относительный радиальный зазор, коэффициент расхода
Q  - угловая скорость прецессии линии центров
со - частота вращения ротора
сор - рабочая частота вращения ротора
cos - безразмерный параметр упругих связей

Индексы

а - атмосфера 
д - длинный
к-коротки й , кажущаяся вязкость, круглый 
к- кавитация
т -  осредненное значение 
шах -  максимальное значение 
min -  минимальное значение 
opt- оптимальное значение 
I- учет сил инерции 

/ -  полный охват 
h - половинный охват 
R- радиальное направление 
JI - ламинарный 
Т - турбулентный
П- подача, гидравлическая обратная связь
р  - рабочий режим, регулятор
р е з - резонансное значение величины
х -  механическая обратная связь
в  - учет перекоса втулки вибратора
р  - составляющая от сил вязкости
г - тангенциальное направление
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Сокращения

АЧХ -  амплитудно - частотная характеристика
АО - акционерное общество
ГТД - газотурбинный двигатель
ГДД - гидродинамический демпфер
ГПА - газоперекачивающий агрегат
ДЛА - двигатель летательного аппарата
ДТЩ - демпфер с торцовыми щелями
ЖРД - жидкостный ракетный двигатель
КВД - компрессор высокого давления
КНД - компрессор низкого давления
МР - упругодемпфирующий материал
ОКБ - опытно-конструкторское бюро
ООО - общество с ограниченной ответственностью
ПЭВМ - персональная электронно-вычислительная машина
РУ - разгрузочное устройство
САПР - система автоматизированного проектирования 
СГАУ - Самарский государственный аэрокосмический университет 

им. акад. С. Г1.Королева 
СНТК им. Кузнецова -  Самарский научно-технический комплекс 
имени академика Н.Д. Кузнецова
СКБМ - Самарское конструкторское бюро машиностроения
СТ - свободная турбина
ТВД - турбовинтовой двигатель
ГВВД - турбовинтовентиляторный двигатель
ТНА - турбонасосный агрегат
ТНД - турбина низкого давления
ТВД - турбина высокого давления
ТРДД - турбореактивный двухконтурный двигатель
ТРДДФ - Т'РДД с форсажной камерой
УЭ - упругий элемент
УДО - упругодемпферная опора
ФЧХ - фазочастотная характеристика
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Введение
Основной тенденцией развития современной авиационной и 

ракетно-космической техники является неуклонное улучшение 
всех показателей надежности, в частности повышения ресурса 
двигателя. Одной из наиболее сложных проблем обеспечения вы­
соких характеристик надежности является проблема виброзащиты 
элементов и изделий в целом.

Так, более 60% отказов опытных газотурбинных двигателей 
(ГТД) носят прочностной характер, из них более 70% - вибраци­
онный. Таким образом, почти половина отказов ГТД происходит 
из-за вибрации. Основными причинами вибрационных дефектов 
являются: резонансные колебания, повышенные вибрационные 
нагрузки при малом демпфировании, снижение предела выносли­
вости при наличии конструктивных и технологических концентра­
торов напряжений [90].

Например, при доводке двух- и грехвальных авиационных дви­
гателей большие трудности с вибрацией возникали по опорам ком­
прессора низкого давления. Имели место несколько аварий само­
летов L-1011 фирмы Локхид с двигателями RB-211 фирмы Rolls- 
Royce из-за поломок вентилятора [181].

При эксплуатации конвертированного ГТД НК-12СТ со сво­
бодной турбиной, используемого в качестве привода газоперекачи­
вающего агрегата ГПА-Ц-6,3, досрочный съем изделий из-за по­
вышенной вибрации составил до 15 изделий в год [42,107]. На со­
вещании по анализу результатов эксплуатации двигателя НК-12СТ, 
проведенном в мае 1998 года РАО Газпром на АО «Моторострои­
тель» (Самара) отмечалось, что до 30% дефектов при эксплуата­
ции двигателя НК-12СТ связано с дефектами в опорных узлах.

Одним из эффективных средств борьбы с вибрацией ротора яв­
ляется, естественно, снижение возбуждающих сил, т.е. проведение 
балансировки ротора. Однако роторы КНД, имеющие, как правило, 
большие лопатки, трудно балансировать на рабочих частотах 
/^ э О О с '1. Сложно балансировать на рабочих частотах и роторы 
ТНА, так как их рабочие частоты вращения еще более высоки 
(свыше 3000с’1). В настоящее время имеются балансировочные 
станки фирмы Shenk с системой вакуумирования ротора. Однако 
для больших размеров роторов эти станки слишком дороги. По-
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ному рширы авиационных ГТД балансируют при частотах враще­
ния порядка 30с’1, вследствие чего на рабочих режимах могут поя­
виться значительные дисбалансы. К тому же при работе двигателя 
возникают аэродинамический и тепловой дисбалансы, трудно под­
дающиеся устранению при балансировке и еще более увеличи­
вающие динамическую нагрузку. Следовательно, возможности ба­
лансировочной техники не могут окончательно снять проблему 
источника возбуждающей силы.

В настоящее время считается доказанным, что большая часть 
вибрационных дефектов может быть успешно устранена за счет 
грамотного демпфирования колебаний деталей и узлов ДЛА -  ро­
торов, трубопроводов, лопаток рабочих колес и направляющих ап­
паратов компрессоров и турбин, оболочек корпусов, агрегатов и 
ДЛА в целом. Большую работу по внедрению методов демпфиро­
вания на стадиях проектирования и доводки ДЛА ведут все кол­
лективы, занимающиеся созданием новой техники, в частности АО 
CI1TK имени Н.Д. Кузнецова. Из известных в настоящее время ме­
тодов демпфирования в ДЛА наибольшее распространение полу­
чили методы гидродинамического и конструкционного демпфиро­
вания. Последний метод нашел особенно широкое применение в 
двигателях семейства НК [174,129].

Демпфирующие устройства наиболее часто используют в опо­
рах роторов [50,164], гак как именно в этом месте осуществляется 
связь вращающейся части (ротора) с корпусом (статором).

Опорный узел (рис.В.1,а) состоит из цапфы 1 вала, подшипни­
ка качения 2 , стакана (корпуса демпфера) 3, устанавливаемого в 
стойку (корпус опоры) 4, которая соединяется с корпусом 5 двига­
теля, а также системы уплотнений 6 , защищающих проточный 
тракт двигателя от попадания в него масла из подшипниковых по­
лостей. Демпфер 7 располагается между наружной обоймой под­
шипника качения и корпусом. В качестве демпфирующих уст­
ройств могут использоваться элементы сухого или жидкостного 
трения, а также их комбинация.

К демпферам опор ДЛА предъявляется ряд требований. Демп­
феры должны:
• иметь малые габариты и массу;
• удобно включаться в силовую схему двигателя;
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• быть надежными и эффективными во всем диапазоне рабочих 
температур и частот вращения;

• иметь ресурс, не меньший ресурса всего двигателя;
• позволять размещать его в опоре, не имевшей демпфера, с ми­

нимальной доработкой существующей опоры.

Рис.Щ. Схема демпфированной опоры: а-продольный разрез; 
б - гидравлический демпфер

Таким требованиям отвечают гидравлические демпферы, кото­
рые образуются следующим образом (рис. В. 1,6). Наружная обой­
ма 1 подшипника качения или связанная с ней втулка 2 закрепля­
ются в корпусе 3 не жестко, а с зазором 4, обеспечивающим воз­
можность совершать перемещения с амплитудой 0,1...0,5мм. Таким 
образом, при вращении ротора втулка 2 (или наружная обойма 1 
подшипника) начнет совершать колебательное движение. Поэтому 
в дальнейшем этот элемент будем называть вибратором. Колеба­
ния вибратора вызывают противодействие сил вязкого сопротив­
ления жидкости, возникающего в специально предусмотренных 
конструкцией демпферных полостях, например, в зазоре 4. Такие 
демпферы называются гидродинамическими (ГДД).
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В настоящее время ГДД нашли широкое применение в опорах 
ДЛА как у нас в стране, так и за рубежом [172,185,188,206,251] 
благодаря простоте конструкции. ГДД применяются в отечествен­
ных ТРДД Д-30 [93], АИ-25[161], Д-36 [155], судовых ГТД [130], в 
трансмиссиях вертолетов [68 ], а также в криогенной технике [140] 
и станкостроении [245,260]. За рубежом гидравлические демпферы 
используются в авиационных ГТД RB-211, SPEY, CONWAY 
[144,182] фирмы Rolls-Royce, Т-64 и TF-34 фирмы General Electric 
[209], а также в двигателях SSME системы Space - Shuttle [212].

Характерной особенностью работы ГДД в опорах современных 
ДЛА является экстремальность внешних воздействий: высокие 
значения температуры смазки в опорах и динамических нагрузок, 
обусловленных, например, обрывом лопатки или обледенением на 
входе. Такие условия заставляют использовать более точные моде­
ли, описывающие работу ГДД в составе ДЛА. Высокая температу­
ра смазки в зоне опор (до 200°С и выше) приводит к снижению 
вязкости смазки и соответственно к возникновению турбулентных 
зон течения в демпферном зазоре. При этом также усиливается 
влияние инерционных явлений в слое жидкости. В результате вы­
соких динамических нагрузок возможно появление разрыва сма­
зочного слоя, а также возникновение нелинейных колебаний в сис­
теме "ротор - опоры".

Поэтому актуальной задачей является разработка новых пер­
спективных методов расчета и конструкций ГДД, способных рабо­
тать в таких условиях, а также создание методологии их проекти­
рования.

Монография подготовлена на кафедре "Конструкция и проек­
тирование двигателей летательных аппаратов" Самарского госу­
дарственного аэрокосмического университета имени академика 
С.П. Королева и является результатом многолетних научных ис­
следований авторов в области теории и проектирования гидроди­
намических демпферов опор роторов. Монография состоит из вве­
дения, семи глав и библиографии.
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1. Анализ конструктивных схем и состояния теории 
гидродинамических демпферов опор роторов

1.1. Анализ и классификация конструктивных схем ГДД

Исторически демпферы в опорах роторов были использованы 
в начале XX века, когда появились первые быстроходные турби­
ны. Впервые демпфер был применен Парсоном [139]. К настоя­
щему времени имеется большое количество демпферов различно­
го типа и возникает необходимость их классификации. Такая 
классификация была предложена авторами [50] на основании 
анализа научно-технической литературы (рис. 1.1).

За основной классификационный признак следует принять 
принцип демпфирования. По этому признаку все демпферы разде­
ляются на гидравлические, сухого трения и комбинированные.

Демпферы сухого трения также имеют большую историю. 
Упоминавшийся выше демпфер Парсона является демпфером су­
хого трения. Он представляет собой (рис. 1.2,а) несколько сталь­
ных стаканов 1,2 и 3, установленных один в другой с зазорами по­
рядка 0,1 мм, в которые подается масло. Во время колебаний цап­
фы масло по пути в подшипник то всасывается в зазоры между 
стаканами, то вытесняется из них. Возникающая при этом гидро­
динамическая сила трения демпфирует колебания. Однако этот 
демпфер нельзя считать гидродинамическим, поскольку масляный 
слой по окружности стакана неравномерен, а в некотором месте 
может быть совсем выдавлен нагрузкой, и стаканы начнут тереться 
друг о друга, т.е. этот демпфер работает в режиме сухого трения. 
При этом коэффициент трения следует определять как для пластин, 
смоченных в масле. Сила сопротивления движению стакана зави­
сит от его мгновенного положения и направления движения. Сле­
довательно, этот демпфер нелинеен и анизотропен.

В двадцатых годах XX века в турбокомпрессоре фирмы Броун- 
Бовери получила распространение демпферная опора, показанная 
на рис. 1.2,6. Здесь между вибратором 1 и корпусом 2 помещен с 
зазором пакет 3 из стальных лент, смачиваемых маслом. От прово­
рота пакет фиксируется штифтом 4. По своему действию эта опора 
схожа с опорой Парсона и отличается от нее меньшей
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надежностью: местные неровности отдельных пластин и другие 
случайные факторы сильно влияют на характеристику опоры

Аналогичные демпферы нашли применение в двигателях се­
мейства НК [129]. На рис. 1.2,в показан демпфер с пакетом гладких 
лент для задней опоры турбины. Демпфер представляет собой на­
бор тонких стальных лент 3 (20 лент толщиной 0,5мм каждая). 
Ленты свернуты в кольцо и помещены между наружным кольцом 1 
пакета, установленным в корпус 2 демпфера, и внутренним коль­
цом 4, которое монтируется на подшипнике 5. Шпонка 6 фиксиру­
ет пакет от проворота. Колебания в таком демпфере гасятся силами 
сухого трения между лентами пакета. Постановка демпфера на 
двигатель позволила снизить уровень вибрации в 15 раз.

На характеристики пакета гладких лент существенное влияние 
оказывает величина статической нагрузки. Другой недостаток - 
большой (4...5кратный разброс) характеристик, получающийся за 
счет разности линейных размеров деталей демпфера. Более совер­
шенным является демпфер с пакетом, набранным из чередующихся 
гладких 1 и гофрированных 2 лент, свернутых в кольцо (рис. 1.2 ,г) 
[129]. Однако для изготовления такого пакета требуются дорого­
стоящие штампы. Поэтому из-за сложности их изготовления и 
большого разброса характеристик, связонного, в частности, с ре­
сурсной наработкой, с 70-х годов и на этих двигателях стали ис­
пользоваться гидравлические демпферы.

Гидравлические демпферы по физической природе создания 
демпфирующей силы разделяются на гидродинамические (ГДД) и 
дроссельные. В ГДД демпфирование возникает при перетекании 
жидкости по тонкому демпферному зазору, а в дроссельных - через 
какие-либо ограничители расхода (отверстия, канавки).

Пример дроссельного демпфера приведен на рис. 1.1. В нём в 
качестве дросселирующего элемента используются отверстия ма­
лого диаметра (не более 0,8 мм), выполненные на гибких участках 
упругих колец в местах действия минимальных изгибных напря­
жений [10]. В таких демпферах не предъявляются высокие требо­
вания по точности обеспечения рабочих зазоров, как в ГДД, что 
делает их технологичными. Поэтому демпферы такого типа нашли 
широкое применение в отечественных ГТД. В последнее время 
подобные конструкции появились и за рубежом [227,228].

Гидростатический пластинчатый демпфер изображен на 
рис. 1.2, д [9]. В корпусной втулке 1 на внутренней поверхности
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выполнены камеры «а», расположенные под каждой впадиной 
гофрированного пакета пластин 2 и сообщающиеся с полостью «б» 
высокого давления масла. Давление жидкости внутри камеры соз­
дает на каждый пролет гофрированного пакета сдавливающую на­
грузку, близкую к равномерной и тем большую, чем больше сде- 
формирован пакет, что улучшает его диссипативные свойства. На 
рис. 1.2 , е представлен демпфер с пакетом пластин 1, в которых 
выполнены дросселирующие отверстия 2 [227], а на рис. 1.2, ж -с  
пакетом шайб 1, также имеющими дросселирующие отверстия 2 
[228]. Демпферы, представленные на рис. 1.2,д-лс, можно отнести 
также к классу демпферов комбинированного трения, поскольку в 
них сочетаются элементы жидкостного и сухого трения.

В иностранной литературе ГДД обычно называются демпфе­
рами с выдавливаемой пленкой смазки (от английского squeeze film  
damper - демпфирование сжатой пленкой). В монографии 
С.И.Сергеева [139] такие демпферы называются демпферами с 
гонким слоем рабочей жидкости (гак как радиальный зазор не 
превышает 0,1...0,5 мм). Однако в ряде отечественных работ 
[121,141,179], посвященных этому вопросу, применяется формули­
ровка «гидродинамические демпферы». На наш взгляд, это более 
правильно отражает физическую природу демпфирования. Поэтому 
в дальнейшем в работе будет использоваться именно такой термин.

ГДД образуются (рис. 1.3) путем установки наружной обоймы 
подшипника или втулки, с ней связанной (втулки вибратора 1) во 
втулку статора 2 с зазором 3 величиной 0 , 1...0,5мм, в который по­
дается смазка. Вибратор фиксируют от вращения с помощью 
штифта 4, оставляя, однако, свободу колебательного движения. 
Для этого штифт 4 устанавливают в корпус с радиальным зазором, 
который не меньше радиального зазора 3 в демпфере. Таким обра­
зом, для создания ГДД не требуется специальный пакет, не нужны 
дорогостоящие штампы, достаточно лишь установить подшипник в 
корпус с зазором. В конструкции любого демпфера - сухого или 
гидродинамического - необходим элемент (штифт, шпонка и т.д.), 
фиксирующий втулку вибратора от вращения.

При колебаниях вибратора жидкость перетекает по демпфер­
ному зазору в двух направлениях (рис. 1.3) - вдоль оси Z (продоль­
ная ось двигателя) и вдоль оси X  (по окружности, в плоскости, 
перпендикулярной оси вращения). Если при колебаниях преобла­
дают потоки в осевом направлении, то демпфер считается коротким,
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Рис. 1.3. Схема ГДД



если в окружном - то длинным.
Но классификации С.И. Сергеева [139] для длинного ГДД 

должно обеспечиваться соотношение параметров L/R >3, а для ко­
роткого -  L/R  < 3. В опорах ДЛА длинный ГДД обычно реализует­
ся постановкой концевых уплотнений различного типа (рис.1.3,д). 
В коротком ГДД для улучшения снабжения демпфера маслом пи­
тающие отверстия обычно связываются питающей канавкой 5. Для 
снижения расхода смазки через демпфер в коротких ГДД также 
часто используют уплотнения 6 (рис. 1.3,г). В таких демпферах при 
колебаниях масло вытесняется назад в канавку.

Правильно спроектированный демпфер позволяет в несколько 
раз снизить уровень вибрации двигателя [209,202] и оптимизиро­
вать конструктивно-силовую схему двигателя. Например, трех- 
вальный двигатель Д-36 имеет всего шесть опор [155]. Это оказа­
лось возможным только благодаря применению ГДД. Поэтому для 
оптимального проектирования ГДД необходимо уметь оценивать 
его влияние на динамику всей роторной системы двигателя.

К настоящему времени накоплена обширная патентная инфор­
мация по ГДД, поэтому ниже проведен анализ этой информации. 
Вследствие большого количества обнаруженных патентов возник­
ла необходимость их классификации, которая представлена на 
рис. 1.4. За основные классификационные элементы приняты на­
правление действия возмущающей силы, наличие упругих элемен­
тов, вид демпферного зазора и возможность регулирования харак­
теристик демпфера. Классификация проведена на основании ана­
лиза большого количества патентов, многие из которых приведены 
на рис. 1.4. Проанализируем подробно каждый из выделенных 
классов ГДД.

1.1.1. Радиальные, осевые и радиально-осевые ГДД

По направлению движения вибратора все ГДД можно разде­
лить на радиальные, радиально-осевые и осевые. В авиационных 
ГТД упорные подшипники в чистом виде практически не исполь­
зуются, поэтому осевые демпферы широкого применения не на­
шли. В основном применяются радиальные и радиально-осевые 
демпферы. Они воспринимают динамические нагрузки от центро­
бежных сил неуравновешенного ротора.
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I hi pin.-. 1.5 представлены некоторые конструкции ГДД, реали­
зующие у катимые возможности.

Радиальная демпферная опора с питающей канавкой 1 и ради­
альным штифтом 2 (рис. 1.5,а) описана в патенте США [226]. Демп­
ферный зазор 3 образуется между корпусной втулкой 4 и втулкой 
вибратора 5, однако наличие штифта такого типа требует использо­
вания поперечною разьема в опоре, что не характерно для авиаци­
онных ГТД. Демпфер, представленный на рис. 1.5,6 [232], также га­
си I только радиальные вибрации за счет зазора 1 между корпусом 2 
и вибратором 3. Масло в зазор подается через отверстия 4.

Осевой демпфер изображен на рис. 1.5,в [119]. Демпферный за­
зор 1 здесь образуется между корпусной втулкой 2 и фланцем 3 
упругого элемента 4. Масло в зазор подается через осевые отвер­
стия 5. Осевые вибрации от вала 6 передаются через шариковый 
подшипник 7, размещенный в упругом элементе 4, и гасятся в тор­
цовом зазоре I .

Раднально-осевые ГДД бывают двух видов -  с разделением по­
верхностей, несущих радиальные и осевые нагрузки, и без разделе­
ния. Разделение имеет большое значение, особенно в тех случаях, 
когда составляющие компонент вибрации существенно различают­
ся в указанных направлениях и необходимо независимое обеспече­
ние радиального и осевого демпфирования. Принцип разделения 
может осуществляться путем введения специальной канавки 1 ме­
жду радиальным 2 и торцовым 3 зазорами (рис. 1.5,г) [218]. Масло 
в зазоры при этом подается через отдельные питающие отверстия 4 
и 5. В патенте ФРГ [116], показанном на рис.1.5, д, разделительная 
канавка 1 используется и в качестве питающей, поэтому смазка 
подводится через отверстия 2 в эту канавку, а далее через нее в за­
зоры 3 и 4. Для разделения может использоваться уплотнительное 
кольцо 1 (рис. 1.5,е) [234].

Взаимосвязь осевого и радиального демпфирования реализует­
ся в конструкциях ГДД с демпферным зазором, отличным от ци­
линдрического. Например, в конструкциях, представленных на рис. 
1.5, ж, з [7,231], используется конический зазор, что обеспечивает 
одностороннее осевое демпфирование. В противоположном на­
правлении динамическую нагрузку воспринимают только упругие 
элементы 1,2 (рис. 1.5,акт) и 3,4 (рис.1.5,з). Устранить такой недос­
таток можно использованием двустороннего конического зазора 1 
(рис. 1.5, и ) [ 1] или сферического зазора 2 (рис.1.5 ,к) [2 2 1 ].
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1.1.2. Демпферы с упругими элементами

Основным недостатком ГДД, не имеющего упругого или раз- 
I рузонного элемента, является анизотропия жесткостных и демп­
фирующих свойств при действии на устройство статической на- 
I рузки от веса ротора. Естественным решением задачи о разгрузке 
явилось параллельное включение в систему демпфера упругости, 
воспринимающей вес ротора и создающей более благоприятные 
условия для рассеяния энергии, создание специальных разгрузоч­
ных устройств или компенсационных элементов.

Надежные конструкции ГДД с параллельным включением уп­
ругости впервые были созданы академиком П Л . Капицей [139] 
еще до второй мировой войны. Основными элементами такого 
демпфера (рис. 1.6 ,а) являются повторяющий колебания ротора 
подшипник качения 1 и связанный с ним вибратор 2 , представ­
ляющий собой цилиндр, установленный на упругом элементе (УЭ) 
- «беличьем колесе» 3. Оно представляет собой втулку с аксиаль­
ными прорезями. Считается [139], что при деформации УЭ ось 
подшипника сохраняет свое направление в пространстве, благода­
ря чему исключаются перекосы и местная перегрузка подшипника.

«Беличье колесо» применяется при весе ротора до 150 кило­
грамм. Основные его недостатки -  это большие осевые габариты и 
сложность изготовления. Поэтому появились конструкции с УЭ в 
виде консольно расположенных стержней 1 и 2 (рис. 1.6 ,б,в) 
[219,115]. Для снижения чувствительности к перекосам стержни 1 
(рис. 1.6 ,г) с податливыми участками 2 и 3 могут быть выполнены с 
двумя опорами [216]. Для уменьшения осевых габаритов исполь­
зуют двухвенцовый УЭ 1 конструкции Конгаса [139] (рис.1.6,д). 
Такой УЭ выполняется путем фрезеровки пазов в металлических 
толстостенных оболочках и имеет вид рыболовной верши. Он удо­
бен в монтаже для турбомашин любого размера, в том числе для 
тяжелых турбомашин, но несколько сложнее в расчете и изготов­
лении. Габариты УЭ можно еще более уменьшить, придав ему 
форму тора 1 (рис.1.6,е) [243]. На рис. 1.6,ж  представлен ГДД с УЭ 
в виде фигурной втулки [215]. УЭ имеет утолщенную среднюю 
часть 1 и тонкие боковые участки 2 и 3 с отбортовками 4 и 5 соот­
ветственно. Высота утолщенной части 1 несколько меньше высоты 
отбортовок 4 и 5 -  так, что в собранном виде между внутренними
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поверхностями наружной цилиндрической втулки 6 и утолщенной 
частью I образуется демпферный зазор 7, в который подается масло. 
Достоинствами такого УЭ являются его простота и компактность.

УЭ со сдвоенной втулкой, разработанный на фирме Броун- 
Бовери [233] и изображенный на рис. 1.6,з, также имеет компакт­
ную конструкцию. УЭ содержит внутреннюю 1 и наружную 2 фи­
гурные втулки, аналогичные описанным выше. В собранном виде 
поперечное сечение УЭ напоминает конструкцию динамометра. 
Использование двух фигурных втулок позволяет увеличить подат­
ливость опоры без увеличения осевых габаритов.

Наиболее компактным УЭ следует признать кольцо Аллисона 
[ 112] (рис. 1.6 , и) или, по отечественной терминологии, упругое коль­
цо с выступами. Оно представляет собой кольцо, на котором по на­
ружной и внутренней поверхностям прошлифовываются выступы 1 
и 2 , расположенные в шахматном порядке относительно друг друга. 
Выступы имеют высоту 0,2...0,3 мм. При этом на кольце образуются 
гонкие участки 3 с повышенной податливостью. Толщина кольца 
обычно не превышает 2,5...3 мм. Оно удобно монтируется на наруж­
ном кольце подшипника. Однако для обеспечения точности изготов­
ления кольца заготовки должны быть повышенной жесткости и, сле­
довательно, увеличенных габаритов. Поэтому такой УЭ имеет низ­
кий коэффициент использования материала.

1.1.3. Демпферы с разгрузочными устройствами 
и компенсационными элементами

Если жесткость УЭ, необходимая для частотной отстройки 
ротора от опасных режимов, будет малой, то может оказаться так, 
что под действием веса ротора зазор в демпфере будет выбран, 
вибратор в нижней точке соприкоснется со статором. Аналогичная 
картина будет наблюдаться при отсутствии УЭ. В этих случаях 
вибратор всплывает лишь при определенной частоте прецессии. 
Если вес ротора слишком велик, то вибратор может вообще не 
всплыть. Однако и всплывший вибратор совершает колебания не 
относительно центрального положения, а с каким-то смещением, 
зависящим от веса ротора. Вследствие этого демпфер имеет резко 
выраженную анизотропию упругих и демпфирующих свойств, что 
может привести к потере устойчивости движения ротора [166].
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Поэтому прибольших статических нагрузках необходимо при­
менять специальные меры для восприятия веса ротора. Обычно для 
этого используются специальные разгрузочные устройства (РУ) 
или компенсационные элементы (КЭ).

Один из вариантов РУ показан на рис. 1.7,а [149]. РУ состоит 
из корпуса 1, опорного башмака 7 со штоком 6 и пакета тарельча­
тых пружин 5 (пружин Бельвилля), собранных в дополнительном 
разборном корпусе 2. Жесткость пружин подбирается в 10.... 100 
раз меньше жесткости масляной пленки в демпферном зазоре, за 
счет чего анизотропия характеристик, вносимая самим РУ, сводит­
ся к минимуму. При действии веса ротора пружина перемещается 
на величину, большую демпферного зазора из-за малой жесткости 
пружины. Поэтому пружина собирается с предварительным поджа- 
тием, которое обеспечивается шайбой 4. После этого РУ устанав­
ливается в гнезде опоры. При этом опорный башмак 7 выступает 
относительно поверхности демпфера до установки подшипника в 
гнездо так, чтобы обеспечивалась концентричность зазора при ус­
тановленном роторе. Подбор потребной величины выступания 
осуществляется за счет толщины шайбы 3. Недостатком такого РУ 
являются большие габариты тарельчатых пружин.

На рис. 1.7,б изображено РУ, в котором вместо пружины ис­
пользован пакет гофров 1, имеющий меньшие габариты [129].

УЭ позволяют взвесить вибратор относительно корпуса и при 
действии статической нагрузки. Однако в случае малой жесткости 
УЭ статическое перемещение под действием веса может быть ве­
лико, вплоть до величины зазора. В этих случаях необходимо ис­
пользование специальных компенсационных элементов (КЭ).

В патенте США [244], показанном на рис. 1.7,в, в качестве та­
ких элементов используются болты 1. Такой болт вворачивается во 
втулку 2 вибратора, а в корпус устанавливается с зазором 3. Между 
головкой болта и корпусом размещается пружина 4. Выбором 
преднатяга пружины можно обеспечить необходимую компенса­
цию статической нагрузки.

На рис. 1.7, г показана конструкция[30], в которой для компен­
сации веса ротора также использован болт. Однако здесь болт 1 
вворачивается в корпус 2 жестко, а в УЭ «беличьего колеса» 3 упи­
рается через фиксирующую пружину 4.

В конструкции, представленной на рис. 1.7,6 [230], компенсация
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осуществляется за счет перемещения фланцев крепления «беличье­
го колеса» с помощью микрометрических винтов 1 в вертикальной 
плоскости. Для обеспечения перемещения необходимо ослабить 
фиксирующие болты 2 .

В качестве КЭ может использоваться эксцентриковая втулка 1 
(рис. 1.7, е), имеющая смещение «е» относительно оси вращения, 
устанавливаемая на торцовой поверхности корпуса и взаимодейст­
вующая с цилиндрической поверхностью «беличьего колеса» 2 
[29]. За счет поворота такой втулки колесо 2 может перемещаться 
по вертикали, чем и осуществляется компенсация.

Как видно из приведенных вариантов конструкций, использо­
вание упругих элементов и разгрузочных устройств значительно 
усложняет конструкцию демпферной опоры, поэтому нужно про­
водить специальный анализ необходимости их применения.

1.1.4. ГДД с уплотнениями

Уплотнения в ГДД применяются для снижения расхода смазки 
через опору, а также для обеспечения окружного перетекания 
смазки при колебаниях втулки вибратора. Уплотнение демпферно­
го зазора может осуществляться резиновыми кольцами круглого 
или трапециевидного сечения, упругими разрезными металличе­
скими кольцами типа поршневых, а также их комбинацией.

На рис.1.8 ,а  представлен ГДД с торцовыми уплотнениями из ре­
зиновых колец круглого сечения 1 [222]. Между втулкой вибратора 2 
и корпусом 3 образуется демпферный зазор 4, в который через от­
верстие 5 подается смазка. Характеристики такого демпфера должны 
быть близки к характеристикам длинного ГДД. Однако кольцевая 
канавка 6 для выхода шлифовального круга оказывает серьезное 
влияния на картину течения жидкости в зазоре и необходимо иссле­
дование ее параметров на характеристики таких Г ЯД

ГДД с торцовыми резиновыми уплотнениями 1 и 2 трапецие­
видного сечения показан на рис. 1.8,6 [229]. По обоим концам за­
зора 3 выполнены кольцевые канавки 4, а смазка подается через 
отверстия 5. В этих канавках скапливается масло, прошедшее через 
отверстия 5 и зазор 3. В них устанавливается давление, равное дав­
лению подачи. При колебаниях жидкость, несмотря на наличие 
уплотнений по торцам, вытесняется в канавки. Поэтому демпфер в
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этом случае будет коротким, а канавки служат для улучшения пи­
тания зазора смазкой, что повышает уровень демпфирования.

Для уплотнения зазора используются также резиновые кольца 1 и 2 
круглого сечения (рис. 1.8,в) [237], размещенные на цилиндрической по­
верхности вибратора 3. В этом случае характеристики демпфера ближе к 
характеристикам длинного ГДД, чем у демпфера, изображенного на 
рис. 1.8,а, из-за отсутствия канавки 6 для выхода шлифовального круга.

ГДД, представленный на рис. 1.8,г, имеет уплотнения 1 и 2 в виде 
разрезных металлических колец типа поршневых [224]. Смазка в зазор 
3 подается через отверстие 4. Поскольку канавок в этой конструкции 
не предусмотрено, то при колебаниях вибратора жидкость будет пере­
текать в основном в окружном направлении, то есть этот ГДД являет­
ся длинным. Наличие уплотнений по торцам снижает протечки масла 
через демпфер, что может привести к повышению температуры в 
демпферном зазоре при колебаниях. Поэтому в патенте США [241] 
(рис. 1,8,е) предлагается ввести специальные отверстия 1 и 2 для снятия 
возрастающего при колебаниях теплового потока в масло. Этот ГДД 
также является коротким ГДД с уплотнениями.

В патенте США [220] (рис.1.8,д) разработан короткий ГДД с 
поршневыми уплотнительными кольцами 1,2 и размещенными ря­
дом с ними питающими канавками 3,4. Смазка в зазор 5 подается 
через отверстия 6 и 7, выполненные в корпусе непосредственно 
над канавками. Здесь улучшено снабжение смазкой благодаря на­
личию двух питающих канавок, однако вопрос о температурном 
подогреве во время работы требует дополнительного изучения.

Использование конических поршневых колец 1 и 2 (рис.1.8,з) 
[242] позволяет снизить требования по точности обеспечения осе­
вого зазора между канавкой и уплотнительным кольцом без сни­
жения герметизирующей способности уплотнений. При этом ми­
нимизируется также кольцевая полость под внутренней поверхно­
стью уплотнительного кольца, что ведет к росту демпфирующей 
способности конструкции из-за снижения утечек в эти полости. 
Этот ГДД является длинным.

Применение композитных колец, содержащих резиновое коль­
цо 1 (рис. 1.8,лс) [239], размещенное в кольцевой канавке, выпол­
ненной в поршневом кольце 2 , позволяет существенно повысить 
герметизирующую способность. Однако это приводит к росту 
температуры в зазоре, поэтому в канавке под уплотнительные 
кольца рекомендуется выполнять дренажные отверстия 3.

28



1.1.5. ГДД со сложным демпферным зазором

( 'оирсмснные авиационные ГТД, в особенности ТРД, имеют, 
как правило, двух- или трехроторную схему, в которых зачастую 
ш пользуются межвальные подшипники. Отсюда возникает необ­
ходимость применения межвальных ГДД.

На рис.1.9,а представлен межвальный ГДД [236], который об- 
рщустся между внутренним 1 и наружным 2 валами. Втулка вибра- 
юра 3 устанавливается под внутреннюю обойму 4 подшипника 
качения 5 с зазором 6 , который уплотняется по торцам резиновыми 
кольцами 7. Подшипник устанавливается на вал 1 через упругий 
шемемт 8 . Для подачи смазки в демпфер с помощью детали 9 об­
разуется полость 10.

На рис. 1.9,б изображен аналогичный ГДД, но с поршневыми 
уплотнительными кольцами 1 и 2 [225].

В конструкции на рис 1.9,в демпферный зазор 1 образуется ме­
жду наружными обоймой 2 и валом 3 [223]. Таким образом, отли­
чительной особенностью межвальных ГДД является вращение 
втулки вибратора. Следовательно, по схеме работы такие ГДД 
приближаются к динамически нагруженному подшипнику сколь­
жения. Отличие заключается в неопределенности скорости враще­
ния втулки вибратора, которая определяется из условия равенства 
моментов трения в демпферном зазоре и сепараторе. Эта задача 
требует дополнительного решения. Кроме того, усложняются усло­
вия подвода и отвода смазки в зазор.

ГДД может иметь демпферный зазор различной формы - зигза­
гообразный в поперечном (рис. 1.9, г) [16] и в продольном сечени­
ях (рис.1.9,б) [214]. В первом случае значительно увеличивается 
площадь демпферной поверхности и, естественно, сила демпфиро­
вания, но возрастает сложность изготовления. Во втором случае 
демпфирующая способность также возрастает, появляется допол­
нительная возможность гашения осевой вибрации, но значительно 
возрастает сложность конструкции, так как такой зазор требует 
наличия поперечного разъема опоры, что не характерно для авиа­
ционных ГТД.

Повысить уровень демпфирования можно использованием двух 
(1 и 2 на рис.1.9,е) [217] или трех ( 1,2 и 3 на рис.1.9,а«:) [8] зазоров. 
Однако при этом возрастают радиальные габариты опоры.
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Как видно из приведенных выше примеров, для подачи масла в 
in юр используются отверстия или канавки, вследствие чего при 
колебаниях вибратора смазка будет вытесняться обратно в эти по­
дающие элементы, снижая демпфирующую способность. Поэтому 
в последнее время стали появляться ГДД с устройствами, сни­
жающими обратные токи. Это достигается, например, установкой 
обратных клапанов в питающие магистрали [235].

1.1.6. Регулируемые ГДД

Как известно из теории колебаний [И З], демпфирование эф­
фективно только на резонансе. При прохождении резонанса, в об­
ласти рабочих режимов, демпфирование увеличивает нагрузки, 
передаваемые на корпус машины. Это обстоятельство иллюстриру­
ет график, приведенный на рис. 1.10. По оси абсцисс на нем отло­

жена относительная частота 
колебаний q, равная отноше­
нию частоты колебаний к соб­
ственной частоте, а по оси ор­
динат коэффициент передачи Т, 
равный отношению усилия, 
передаваемого на корпус через 
демпфер, к силам от неуравно­
вешенности ротора. Если Г<1, 
то демпфер снижает переда­
ваемое на корпус усилие, если 
Т>\, то увеличивает и, следова-регулируемого демпфера

тельно, демпфер работает неэффективно. Как видно из рис. 1.10, на 
графике существует особая, или фиксированная точка, в которой 
все кривые пересекаются независимо от величины коэффициента
демпфирования. Это точка с координатами ( V2 ,1). Если q  > 4 2  , то 
демпфирование увеличивает коэффициент передачи и демпфер рабо­
тает неэффективно. Отсюда возникает идея создания регулируемого 
демпфера [24,26,38], который отключается или снижает уровень 
демпфирования после прохождения резонанса. Такая возможность 
может реализовываться двумя способами -  введением активного регу­
лирования с помощью, например, регулятора давления подачи смазки 
[6] или разработкой адаптивных самонастраивающихся систем.

31



Адаптивный демпфер представлен на рис.1.9,з [240]. Демп­
ферный зазор 1 здесь уплотнен по торцам подвижными в осевом 
направлении деталями 2 и 3. Эти элементы в осевом направлении 
поджимаются демпферной жидкостью, находящейся в полостях 4 и 
5, связанных каналами 6 и 7 с зазором. Каналы играют роль об­
ратной связи и работают таким образом, что при возрастании дав­
ления в зазоре I давление в полостях 4,5 возрастает, а детали 2 и 3 
прижимаются к втулке вибратора 8 , уплотняя зазор 1. При этом 
характеристики ГДД приближаются к характеристикам длинного 
ГДД, то есть демпфирование значительно возрастает, что и требу­
ется для больших амплитуд на резонансе. При снижении амплиту­
ды колебаний давление в зазоре 1 также снижается, детали 2,3 от­
ходят от втулки вибратора 8 , демпфер становится коротким, и его 
демпфирование существенно снижается. Следовательно, такая сис­
тема не требует наличия специальных регуляторов и является 
адаптивной. К адаптивным также можно отнести демпфер, описан­
ный в патенте [238]. В нем изменение демпфирующих свойств 
происходит за счет изменения картины течения жидкости в зазоре 
из-за возможных разрывов смазочного слоя. Это свидетельствует о 
важности знания особенностей течения смазки в демпфере при 
различных условиях работы.

1.2. Применение ГДД в конструкциях опор ДЛА

Многие из приведенных выше конструкций ГДД, описанных в 
патентной литературе, используются в реальных конструкциях 
опор ДЛА. В табл. 1.1 показаны данные по использованию ГДД в 
различных двигателях как у нас в стране, так и за рубежом. Анализ 
таблицы показывает, что ГДД наиболее часто применяются на 
фирмах Украины: в Запорожском МКБ «Прогресс» и ЮТЗ «Заря» 
(г. Николаев). В России ГДД активно используются в Пермском 
АО «Авиадвигатель». На НПП «Завод имени В.Я. Климова» ГДД 
применялись только в малоразмерном турбовальном двигателе 
ГТД-350, в большеразмерных двигателях преимущественно ис­
пользуются упругие кольца с выступами -  кольца Аллисона.

ОАО СНТК им. Н.Д. Кузнецова использует ГДД в опытных ва­
риантах двигателей. За рубежом же в качестве демпферов опор 
роторов применяются в основном ГДД, причем первой фирмой, 
которая начала их использование, является Rolls-Royce.
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1.2.1. Л пали t конструкций ГДД

На рис. 1.11,а -г  представлены некоторые ГДД опор двигателей 
Д-18 и Д-36 Запорожского МКБ «Прогресс», Украина. На рис. 
1.11,а  изображен ГДД турбины двигателя Д-18, являющегося од­
ним из самых мощных ТРДД в мире. Демпфер оснащен уплотне­
ниями 1 и 2 , а вес ротора в опоре воспринимается пружиной 3 раз­
грузочного устройства 4. Аналогичное РУ использовалось также и 
в опоре турбины двигателя Д-36 (рис. 1.11,г) гораздо меньшей раз­
мерности, но впоследствии от них отказались. Такое решение вы­
звано отсутствием методик определения необходимости примене­
ния РУ. Демпфер на рис. 1.11,г характерен наличием уплотнений и 
питающей канавки и является, следовательно, коротким непроточ­
ным ГДД. Аналогичная конструкция ГДД использоватась и в опо­
рах компрессора Д-36 (рис. 1.11,6,в).

ГДД двигателя ПС-90 (АО «Авиадвигатель», г. Пермь) пред­
ставлены на рис. 1.11 ,д-ж. Все демпферы имеют УЭ типа «беличье 
колесо» и уплотнения по торцам, выполненные в виде сдвоенных 
поршневых колец. Смазка в зазор подается через питающие отвер­
стия и канавку, которая располагаться как посередине демпферно­
го зазора (рис. 1.11 ,ж,з), так и несимметрично (рис.1.11Де). Отли­
чительной чертой ГДД этой фирмы является использование сдво­
енных УЭ- 1и 2 , что позволяет получить необходимую податли­
вость без увеличения осевых габаритов опор. Таким образом, со­
гласно разработанной классификации, в опорах двигателя ПС-90 
используются короткие ГДД с уплотнениями, т.е. непроточные.

На рис.1.11,к представлен ГДД передней опоры КНД много- 
вального ТРДД с кольцевым УЭ -1, часть которого выполнена в 
виде разрезанного полукольца. Вес ротора воспринимается двумя 
криволинейными балочками 2 длиной в четверть окружности каж­
дая. Такой УЭ имеет малые осевые габариты.

ГДД ЮТЗ «Заря» (г. Николаев, Украина) имеют разнообразную 
конструкцию (рис.1.12,а-г). Используются ГДД с УЭ в форме «бе­
личьего колеса» с уплотнениями в виде одиночных поршневых 
колец с небольшой канавкой посередине (рис. 1.12,г) и без УЭ 
(рис. 1.12, a-в). ГДД на рис. 1.12,6 имеет развитую канавку посере­
дине и не имеет уплотнений, т.е. является коротким проточным. На 
рис. 1.12,в показан ГДД с большими питающими отверстиями
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Рис.1.11. ГДД МКБ "Прогресс", Запорожье, Украина (а-г), 
АО "Авиадвигатель",Пермь (д-з),
АО СНТК им. Н.Д. Кузнецова, Самара (и)
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(до 5 мм в диаметре) и развитой канавкой посередине, который 
является коротким непроточным ГДД, а на рис. 1.12,а -  ГДД с уп­
лотнениями и без питающей канавки, который является длинным 
ГДД. Таким образом, ГДД, используемые на двигателях ЮТЗ «За­
ря», имеют различный тип, однако оценка их характеристик произ­
водилась только как для коротких ГДД. Размеры питающих кана­
вок и число подающих отверстий определялись на основе конст­
рукторской интуиции и в процессе доводки.

На рис. 1.12, д-ж  представлены ГДД фирмы Rolls-Royce для 
двигателя RB-211. В двигателе используются короткие ГДД без 
уплотнений. Отличительной чертой ГДД этой фирмы является ис­
пользование в качестве вибратора самого подшипника 1, для чего 
на наружной обойме выполнен специальный шип 2 , выполняющий 
роль штифта. Такое исполнение позволяет уменьшить радиальные 
габариты опоры и снизить количество деталей в демпфере, однако 
требует изготовления специальных подшипников. Дальнейшее 
развитие идеи использования специальных подшипников реализо­
вано в демпфере двигателя JT-9D фирмы General Electric 
(рис. 1.12,з). В этом демпфере за счет использования подшипников с 
канавками под уплотнительные кольца также удалось избежать вве­
дения вгулки вибратора. На отечественных двигателях тоже исполь­
зовались специальные подшипники, например, на двигателе Д-36.

1.2.2. Анализ условий работы ГДД

Для демпферов опор роторов современных ДЛА характерны 
высокие частоты вращения, особенно для каскадов ВД авиационных 
ГТД и роторов ТНА ЖРД. Повышение параметров двигателей при­
водит к росту температуры газа и, как следствие, к росту температу­
ры смазки, подаваемой на опоры. Использование при этом совре­
менных синтетических масел типа ИПМ-10 и керосина [237] приво­
дит к уменьшению вязкости смазки. В таких случаях может возрасти 
влияние инерционных свойств масляного слоя на характеристики 
ГДД. Особенно сильно влияние инерционных эффектов может 
быть в ТНА при использовании в качестве горючего водорода, вяз­
кость которого на два порядка меньше вязкости керосина. Как бу­
дет показано ниже, инерционные свойства тонкого слоя жидко­
сти характеризуются параметром o = 2 5 Q lv .  Если сг> 10, то влия­
ние сил инерции на характеристики ГДД может быть весьма
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Рис.1.12.1 ДД фирм ЮТЗ "Заря" (а-г), 
Rolls-Royce (д-ж) и General Electric( j)
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существенным. Кроме того, при таких условиях ламинарный поток 
жидкости в демпферном зазоре может потерять устойчивость, и те­
чение станет турбулентным. Турбулентные явления характеризуются 
числом Рейнольдса Re, которое, как также будет показано ниже, для 
короткого ГДД определяется выражением Re=2asAJ4J. а для длин­
ного Re~2as / lF. где A=LIR -  относительная длина демпфера, lF=S<)/R 
-  относительный зазор. Если Re>2000, то режим течения становится 
турбулентным [50].

В табл. 1.2 приведены параметры ГДД для опор некоторых 
авиационных ГТД. Из табл. 1.2 следует, что во многих случаях не­
обходим учет инерционных эффектов в сочетании с явлением тур- 
булизации потока смазки в демпферном зазоре.

1.2.3. Эффективность используемых демпферов

Эффективность существующих демпферов подтверждается ис­
пытаниями в составе двигателей. Например, на рис. 1.13,а пред­
ставлены результаты испытаний коротких ГДД в составе двигате­
лей Т-64 и TF-34 фирмы General Electric [209]. К сожалению, в 
этой статье не приведены абсолютные величины перемещений, 
поэтому по ординатам графиков, представленных на рис. 1.13, а,б 
не отложены цифровые значения. Однако, сравнивая результаты 
испытаний двигателей с демпфером и без него, можно заключить, 
что применение демпферов позволило снизить максимальные виб­
роперемещения примерно в десять раз. На рис. 1.13,в изображены 
АЧХ двигателя Т-700, из которой видно, что ГДД обеспечил суще­
ственное снижение вибрации на второй критической скорости. На 
рис. 1.13,г приведена АЧХ корпуса двухвального ГТД, рассчитан­
ная теоретически [202 ]: демпфер в пять раз снизил максимальную 
амплитуду на резонансе.

Результаты сравнительных испытаний (с демпфером и без не­
го) для двигателя Д-30 представлены на рис. 1.13 Д е . Видно, что 
ГДД снижает вибрацию в горизонтальном направлении в 4 раза, а 
вертикальном -  в 2 раза [147].

Сравнение демпферов различных типов конструкции КуАИ, 
представленное на рис. 1.13,ж ,  проведено на ТРДД НК-8-2У [149]. 
В диапазоне частот вращения 200...300с'1 более эффективным ока­
зался штатный пластинчатый демпфер. В диапазоне 400....500с'1 
более эффективным показал себя гидродинамический демпфер, а
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Рис. 1.13. Результаты испытаний ГДД в составе ГТД: 
1 - вертикальная , 2 - горншнтальная вибрация;

с демпфером без демпфера
а - двигатель Т-64; б - двигат ель Т-34; в - двигатель Т-700; 

г - теоретическая АХЧ двухвалыюго ГТД; 
д.с - двигатель Д-30; ж - двигатель НК-8; з - двигатель ДТ-59
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ii.i частотах 300 и 400 с' 1 все типы демпферов дали худший резуль- 
UI. чем жесткая опора. Следовательно, каждый тип демпферов 
имеет свою рациональную область применения.

На рис. 1.13,з представлены уровни виброскорости корпуса 
чит ателя ДТ-59, №4 с отбалансированным двухопорным внутрен­
ним валом и с гидродинамическими демпферами в опорах роторов 
КПД и ТНД. Из графика следует, что вибрации не превышают 
/мм/с. Подробный анализ этих испытаний показал [75], что введе­
ние демпфирования снизило вибрацию двигателя в два раза во 
всем диапазоне частот вращения ротора по сравнению с аналогич­
ным вариантом вала без демпферов. К тому же исчезли автоколе­
бания в случае возникновения остаточного дисбаланса, превы­
шающего нормативный более, чем в 50 раз (биение посередине 
вала ~0 ,6 мм). Надежность такой конструкции подтверждена дли­
тельными испытаниями на шести двигателях с суммарной нара­
боткой 28950 часов.

Представленные результаты еще раз подтверждают сильное 
влияние демпфирования в опорах на вибрационное состояние ДЛА 
и указывают на необходимость тщательного исследования всех 
типов используемых демпферов с целью правильного определения 
их характеристик и назначения необходимого уровня демпфирова­
ния для заданной величины дисбаланса.

1.3. Анализ современного состояния теории ГДД

Для проведения такого анализа необходимо прежде всего рас­
смотреть основные соотношения при расчете ГДД.

1.3.1. Расчетные модели ГДД

При работе вибратор совершает сложное движение, которое 
можно представить как сумму двух движений (рис. 1.3): прецессии 
линии центров O 1O2, соединяющей геометрические центры О] кор­
пуса и О? вибратора, с частотой 0 = Ф  и движения вдоль линии 
центров со скоростью ё . Для описания течения жидкости в зазоре 
введем декартову систему координат хОу, жестко связанную с 
вибратором. Начало координат -  произвольная точка О на поверх­
ности вибратора. Её угловое положение относительно линии цен­
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тров определяется углом ср. Положение линии центров 0|СЬ опре­
деляется углом Ф, отсчитываемым от неподвижной горизонталь­
ной оси Огх. Так как вибратор совершает прецессионное движение, 
то все его точки будут в данный момент иметь линейную скорость 
прецессии V = е ■ Д  в том числе и точка О начала декартовой сис­
темы координат хОу. Течение жидкости в демпферном зазоре опи­
сывается системой уравнений сохранения массы (уравнение нераз­
рывности) и второго закона Ньютона (уравнения Навье-Стокса). В 
описанной системе координат эти уравнения имеют вид

d iv  F = 0 ,

d V i j -  \ -  -  1 и 9 -  Г ( 1Л)
. v  V = F  -  -  g r a d  P+ — V  V ,

1 р &  р

где V ,F  -  векторы скорости и массовой силы элементарной час­

тички жидкости; V -  оператор Лапласа; Р -  давление; р ,  р -  
динамическая вязкость и плотность смазки, соответственно; I -  
время.

Эти уравнения выводятся в предположении изотермичности и 
ламинарности течения. За один цикл колебаний температура демп­
ферной жидкости поднимается не больше, чем на 0,03°С [139], по­
этому, обеспечив небольшой проток, течение можно считать изо­
термическим.

Общего метода решения системы дифференциальных уравне­
ний ( 1.1) не существует, поэтому необходимы некоторые упроще­
ния. В частности, можно использовать обычные в теории смазки 
допущения о малости массовых сил и коэффициента ц/=25 о ID  
= Sq/R = 0,001...0,003, где S  о -  радиальный зазор в демпфере при 
концентричном положении вибратора; D и R -  диаметр и радиус 
вибратора. Малая величина у/ позволяет пренебречь градиентом 
давления по толщине смазочного слоя (оси у). В случае медленных 
течений можно пренебречь также и силами инерции смазочного 
слоя. При таких предположениях уравнения Навье-Стокса и нераз­
рывности преобразуются в уравнение Рейнольдса
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где z  — z jL  -  безразмерная осевая координата; L -  длина вибра­

тора; J=do(l+£cos^>) -  величина демпферного зазора на угле щ 
с = е /  5  о -  относительный эксцентриситет или амплитуда колеба­
ний; £  -  относительная скорость вибратора вдоль линии центров.

Интегрирование уравнения (1.2) также затруднительно, и при­
нимаются дополнительные упрощения. В длинном ГДД считается

' UR>3, (1.3)
и течение в торцы практически отсутствует. Поэтому в левой части 
уравнения пренебрегают слагаемым, включающим координату z:

л
д д  Р

д(р  v д(р ,
= \2ц

R_

А  /
(e<2>sin </>+ecos (р\ (1.4)

Полученное уравнение является дифференциальным уравнени­
ем второго порядка. Для его интегрирования необходимо знать 
граничные условия, которые зависят от границ смазочного слоя щ 
и <pi. Очевидно, что при полном охвате вибратора слоем смазки 
они будут иметь вид

Р=Рц при (р\ =0 и (рг~2л., (1.5)
где Р п~  давление подачи смазки. Однако в зоне отрицательных 
давлений (0 ,л) давление может оказаться меньше давления насы­
щенных паров Рн, возникнет разрыв смазочного слоя. Граничные 
условия при этом примут вид

Р -Р н  при (р\=л и P—Pfj при цъ=2л. ( 1.6 )
Если выполняется условие

L/R< 3, (1.7)
то демпфер считается коротким. При колебаниях в коротких ГДД 
преобладают потоки в торцы демпфера. Поэтому пренебрегают 
первым слагаемым по сравнению со вторым в левой части уравне­
ния (1.2). Для короткого ГДД уравнение (1.2) принимает вид

d 2P
d  z'

т  = 1 2 /i
Ч У

(X
(сФ sis in ^  + ecos <р). (1.8)

о
Граничные условия в этом случае очевидны: давление при z=0  со-



ответствует давлению подачи Рп, а на торцах - давлению окру­
жающей среды Ра, т.е.

Р (0)=РП, Р (L)=Pa. (1.9)

Гидродинамическая сила в демпфере определяется интегриро­
ванием распределения давления по поверхности вибратора, охва­
ченной жидкостным слоем. При этом силу разлагают на две со­
ставляющие (рис. 1.3.): радиальную FR , действующую вдоль линии 
центров, и тангенциальную F r - перпендикулярно ей:

В табл. 1.3 приведены результаты интегрирования для различ­
ных типов демпферов [50]. Здесь и в дальнейшем для наглядности 
обозначения гидродинамических сил и пропорциональных им ве­
личин вводится система верхних и нижних индексов. Верхние ин­
дексы: /  от английского слова fu ll  (полный) соответствует полному 
охвату, h - от английского half (половина) - половинному охвату. 
Нижние индексы обозначают: к - короткий, д -  длинный ГДД.

Тангенциальная составляющая реакции жидкостного слоя рав­
на силе демпфирования, поскольку она пропорциональна скорости 
прецессии и направлена против неё, а радиальная составляющая - 
упругой динамической силе, так как она действует против смеще­
ния. В случае малых стационарных колебаний относительно центра 
корпусной втулки и прямой синхронной прецессии (е  = 0, Ф = Q )

тангенциальную силу можно записать в виде F r=d■ V,  где d -  коэф­
фициент демпфирования.

F r -  - D  |  fP (z , cp )c o s  q> d(p dz,
ip 0

<P 2 L
( 1. 1 0 )

= - D  J  |  P(z, cp )s in  cp dip dz.
«’i о

В случае длинного ГДД выражения для сил упрощаются:

<р I 

Ч> г
( 1 . 1 1 )

F T = -  D  J Р (  (р Д sin (р d  (р.
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Таблица 1.3
Выражения для составляющих гидродинамической силы и 

коэффициентов демпфирования при ламинарном режиме течения
Полный охват

Длинный ГДД Короткий ГДД

F L  = \2пц1.
К3

Rd

К  = 24тгvL

4 ^ 1
Л3 sQ

,1,5

1} 1 + 2 е 2

Ц - . ‘ Г

(2 + ..' )\/1 

c/J = 24 wL(R/<50 У

г  г о L f:QFn. - TtfjR -
(> *г ( ! - . * Г-

= лju R (L /S oy

Половинный охват

d ho = \2 w L { R /S 0)3 d': = *-RR{L/Soy

Длинный ГДД

F hRd = 6 nL * -  
SG

h R
Q  = V r L -  {

"0

7ГС 4Qc •

( l - e 2 ) 1'5 (2 + £ 2 )(1 -  л 2 )

2c tceQ

( 1- е ) ( 1 - е 2) (2 + £2)Vl - c~
Короткий ГДД

/■1 =  , 4  
f)0

n \ + 2 e l . 2Qc
e +

2 (1 - e 2 ) 2,5 ( 1- ^ )2 \2

2 ег ж eQ
■ +

П - e 2 ; 2 2 ( \ - e 2) 15

3

Выражения для коэффициентов демпфирования также приве­
дены в табл. 1.3. Если сравнить коэффициенты демпфирования 
длинного d„ и короткого dK демпферов при одинаковом зазоре, то 
получим % ~\2(R/L)2dK. Учитывая, что в реальных конструкциях 
R IL -Г ..5, получим, что длинный демпфер в 10...300 раз более эф­
фективен, чем короткий.
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Гидродинамический демпфер как устройство характеризуется 
следующими четырьмя геометрическими параметрами: радиусом R 
или диаметром D, длиной L, демпферным зазором <%, эксцентриси­
тетом е. Состояние рабочей жидкости в демпферном зазоре может 
быть описано тремя параметрами - динамической вязкостью рц, 
плотностью р  и давлением подачи Рп■ Динамическое поведение 
оценивается еще тремя параметрами - скоростью прецессии Q, 
давлением смазки Р и гидродинамической силой F. Таким образом, 
ГДД как динамическую систему характеризуют десять независи­
мых размерных величин.

Первые восемь (R, L,So, е, ро, р, Рп и Q  ) являются опреде­
ляющими величинами, а две последние (Р и F) — определяемыми. 
Определяемые величины являются функцией определяющих

Р, F=f(R, L, So. е, ро. р. Р п »  П  ).
Для того чтобы полученные закономерности можно было рас­

пространить на все устройства данного типа и подобные процессы, 
происходящие в них, исследования необходимо проводить в без­
размерных критериях, полученных на основании теории размерно­
стей и подобия [31]. Это, в свою очередь, позволит уменьшить 
число величин, которые необходимо связывать функциональной 
зависимостью, а следовательно, и упростить ее. Действительно, 
согласно 7г-теореме вместо N  независимых величин, характери­
зующих работу устройства, получим N-r безразмерных критериев 
подобия, где г — число размерностей независимых величин.
Найдем безразмерные критерии подобия для гидродинамического 
демпфера. Имеющиеся N  ~ 10 величин п\,п2,.пз,...,п\, характери­
зующих устройство и его работу, даю г N-r = 1 критериев подобия

л  = *[и,]Л 1 ...\nN]Xf/, 
где к — числовая константа.
Размерность величины п,

N - W W l * f '
В нашем случае [L] — размерность длины в м, [М\ — размерность 
массы в кг, [г]— размерность времени в с.

Числа .V], х2, xN должны быть такими, чтобы размерность л  
равнялась нулю. Они находятся путем решения системы уравнений

1.3.2. К ритерии подобия в ГДД и пределы их изменения
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A j х j -ь A 2 x 2 + •• -f A у x д' = 0,
B^x | + В i x 2 + В ,V x N ~ 0*^2)

С [ X j + С 7 X 2 + ••• + (- N x  N  = 0 ­
С истема имеет N-r линейно независимых решений. Каждое реше­
ние, состоящее из N  значений х„ дает один критерий подобия. Под­
ставим степени размерностей А„ В„ С, для каждой величины п, (в 
пашем случае п\= R, п-А — L, щ=8о, щ —е, щ  =р, ni =Р„, и8= О.
па -Р , ию= F), тогда система уравнений (1.12) примет вид 

X j  +  X j  +  Х 3  +  Х 4  — X j  - X  о  -  X j  - Х у  +  X | q  — 0 ,

X  5  +  Х ( }  +  X - j +  Х у  +  Л ' ю  =  0 ,  '  ( 1 - 1 3 )

~х5 + *6 ~~х1 " -*8 " ^х9 - 2 -Но =  о.
Система (1.13) имеет N-r=l линейно независимых решений. При 
нахождении этих решений семь величин п., задаются произвольно, 
остальные три находятся из (1.13) так. что критерий п является без­
размерной величиной.

Принимаем .*2= 1; хз=Х4=Х5=Хб=Х7=х8=0 , тогда из (1.13) полу­
чаем *1 =- 1; *9= xw = 0 .

Из первого решения, приняв к=  1, получаем критерий

щ = кп? п ?  Пр пр  п ?  Пр п*1 пр  < 9 п-;р = и, 1 п\ = R L.

Обозначим этот критерий Х-L /R  и назовем его безразмерной дли­
ной демпфера.

Аналогично для второго решения, приняв хз = 1, х? = *4 = *5= 
Хб= х7= х8=0, к = 1, получим Л2 -  прпу =R л 5о.
Обозначим второй критерий 'f-S t/R  и назовем его безразмерным 
демпферным зазором.

Для третьего решения, положив х4-1 , Х| = .*2 = *5 = Х(, =.*7 = х8= 
0 , к = 1, получим

щ = щ п з ‘ ~ e S p .
Обозначим третий критерий с=е/до и назовем его относительным 
эксцентриситетом.

Для четвертого решения, приняв х7= 1, .*5 = -1, *2 ~хл~ =*9 = 
х!0= 0 , а для удобства вычислений к= 1/ 12, получим

п4~ — П\2 ni ns птпъ ~ т: К 28qMq] Рп &

47



— 8~ РОбозначим четвертый критерий Рп = — ——— и назовем его без-
12 д0Ш ?2

размерным давлением подачи смазки.
Для пятого решения, положив xg=l, х\ =х2=х7='- х7 =Х9=хю=0 , 

к=1, получим
7i5= n jn ^ n 6n% = s i /J(j 1 р  П.

Обозначим пятый критерий и  = §1 рО./р0 и назовем его парамет­
ром инерции.

Для шестого решения, приняв лу= 1, х5=-1, х2 = х4 = х6 = х7 =гх10 
=0 , к= 1/ 12, получим

~ п\ пупъ п »х ~ ~  К IЛ 12.
  р

Обозначим шестой критерий Р = — -  г-назовем его безраз-
12 p 0QR~

мерным динамическим давлением.
Для последнего решения, приняв хю= 1, х5=-1, х2 =-1, х4 = х6 = х 7 

=ху =0 , к= 1/ 12, получим

*7= — и, ’^ Ч Ч 'Ч Ч о  = R ~ 'S li: 't t j  F П  1

8  ~ Р
Обозначим седьмой критерий F = ------5— г—и назовем его без-

12p nQR3L
размерной гидродинамической силой.

В дальнейшем безразмерные критерии подобия будем назы­
вать безразмерными параметрами. Определяемыми параметрами в 
демпфере являются безразмерные динамическое давление и гидро­
динамическая сила F (коэффициент нагруженное™). Остальные 
пять безразмерных параметров Л, % £,ё  и Рп являются определяю­
щими. Для изучения влияния каких-либо явлений, происходящих в 
демпферном зазоре (турбулизация и кавитация смазки, влияние сил 
инерции и т. д.), на динамические характеристики ГДД необходи­
мо получить функциональные зависимости определяемых пара­
метров Р и F , учитывающие эти явления, от определяющих. Ис­
следования желательно проводить во всем диапазоне изменения 
всех определяющих параметров. Однако в зависимости от конст­
руктивных особенностей ГДД и условий их работы определяющие
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параметры в различной степени влияют на динамические характе­
ристики, поэтому из них необходимо выявить наиболее сильно 
влияющие. Например, параметр Л не влияет на безразмерное дина­
мическое давление в длинном ГДД, так как течением в осевом на­
правлении пренебрегают. В этом случае безразмерную длину 
юмпфера можно рекомендовать принимать Л = 4 [139], что харак­
теризует течение лишь в окружном направлении. Давление подачи 
1'п не влияет на гидродинамическую силу при полном охвате виб­
ратора смазкой.

Найдем пределы изменения определяющих параметров в 
чемпферах роторов ГТД. В реальных опорах величины, характери­
зующие демпфер и его работу, принимают значения R = 70... 
120мм; L = 20 ...40 мм; So- 0,1 ... 0.3 мм; /4?=Ы0" \..5 -10’3 н-с/м2; р= 
720...750 кг/м3; Рп = 0 ... 0,5 МПа; /2= 0...2000 с '1, что соответствует 
практическим значениям безразмерных параметров в пределах Л = 
0,2...0,4; Ч '-  0,001 ...0,003; ст = 0...60. Относительный эксцентриси­
тет теоретически мо^ет изменяться от 0 до 1, однако значение па­
раметра е>0,7  реализуется крайне редко, а при s>  0,9 практически 
происходит касание вибратора о статор, так как рабочий демпфер­
ный зазор становится соизмеримым с допусками на диаметральные 
размеры демпфера. Таким образом, е -  0...0,9. Параметр Рп теоре­

тически может изменяться от 0 до ос, однако реально Рп = 0... 1.
Эти пределы изменения определяющих параметров будем ис­

пользовать при анализе влияния различных факторов на динамиче­
ские характеристики ГДД.

Для удобства анализа в ряде задач вместо одного из опреде­
ляющих безразмерных параметров можно использовать комплекс 
из безразмерных критериев, включающий отбрасываемый пара­
метр, например, параметр Re=2<rAf;.'4й вместо безразмерной длины 
Я при исследовании влияния гурбулизации смазки. Для ГДД авиаци­
онных ГТД пределы изменения параметра Re составляют 0... 15000.

1.3.3. Определение характеристик ГДД

Все известные к настоящему времени работы, посвященные 
изучению ГДД, можно разделить на две большие группы: теорети­
ческое и экспериментальное исследование течения жидкости в
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демпфере и анализ влияния демпфера на динамику ротора.
Первичной информацией о работе демпфера является величина 

динамического давления, развиваемого в жидкостной пленке. По­
этому изучение демпфера естественно начинать с нахождения рас­
пределения давления, интегрируя которое по соотношениям ( 1. 10) 
и ( 1.11) можно определить величину реактивной силы в демпфере.

Коэффициент демпфирования для короткого ГДД при полном 
охвате был получен еще в 1938 году академиком П.Л. Капицей 
[78]. Определив его величину, П.Л. Капица пришел к выводу, что 
специально спроектированный ГДД может быть использован для 
снижения амплитуды колебаний гибкого вала при прохождении им 
критической скорости.

В 1959 году вышла монография С.И. Сергеева [139], посвя­
щенная исследованию ГДД. В этой фундаментальной работе была 
проведена классификация демпферов, которая в качестве базовой 
принята в настоящей работе, а также получены выражения для 
гидродинамических сил, приведенные в габл. 1.3. С.И. Сергеевым 
были оценены локальные силы инерции и показано, что присоеди­
ненная к вибратору масса слоя жидкости в демпфере составляет 
величину не более 1 кг. Выражения для присоединенной массы в 
демпфере приведены также в более поздней работе [245]. Им также 
оценено влияние конвективных членов инерции и показано, что 
они составляют величину порядка s от локальной силы инерции. С 
этим, однако, трудно согласиться, так как величина конвективных 
сил инерции определяется параметром

а -  /v  , (1.14)

где v - кинематическая вязкость смазки. В опорах ДЛА о=1...60, 
что приводит к возрастанию давления в пленке в 1,5...2 раза [177].

Все основополагающие результаты были получены С.И. Сер­
геевым для простейшего случая ГДД -  сдавливания тонкого слоя 
жидкости между параллельными пластинами. Интересно отметить, 
что подобные работы за рубежом появились только в 90-е годы 
двадцатого века [ 199...201,205,211, 262,263]. Полученные резуль­
таты соответствуют выводам С.И. Сергеева, но ссылки на его рабо­
ты отсутствуют. С.И. Сергеев отметил также возможность возник­
новения кавитации в демпферном зазоре и экспериментально оп­
ределил, что она может иметь пузырьковый и развитый пленочный 
характер. Аналогичные выводы были лишь повторены зарубежны­
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ми ;Iвторами [193,257,267,268], несмотря на использование более 
i шюршенного оборудования.

С .И. Сергеевым экспериментально замерена величина демпфи­
рующей силы в коротком ГДД при полном охвате и отмечено не- 
иольшое (5...7%) расхождение теории и эксперимента. Однако вяз­
кость смазки, используемой при этом, на порядок превышала вяз­
кость смазки опор роторов ДЛА. При больших числах Рейнольдса 
/\V 2ct£v(/iT6>1800 вблизи краев вибратора отмечалось наличие тур­
булентных зон, а при Re- 3200 замеренная сила демпфирования 
примерно в 3 раза превосходила силу, рассчитанную при ламинар­
ном режиме. Таким образом, С.И. Сергеев впервые поставил зада­
чу о расчете демпфера в турбулентном режиме течения.

К.П. Андрейченко [34] создал методику упрощенного расчета 
реакций тонких сдавливаемых слоев вязкой несжимаемой жидко­
сти с учетом локальных и конвективных сил инерции, однако эта 
методика верна лишь при малых амплитудах ко л еб ан и й (г« 1).

В. А. Марцинковский [99] разработал методику расчета гидро­
динамических уплотнений, работающих в развитом турбулентном 
режиме с учетом локальных и конвективных членов инерции. Од­
нако в уплотнении турбулентность образуется от статического пе­
репада давления, срабатываемого на нем. В демпфере же имеет 
место динамический перепад давления, обусловленный колеба­
ниями вибратора. Число Рейнольдса здесь, как отмечал С.И. Сер­
геев, увеличивается по мере приближения к торцам демпфера, тур- 
булизация возникает только в этой области, а в центральной части 
демпфера течение остается ламинарным. Поэтому необходимо рас­
сматривать смешанный ламинарно -  турбулентный режим.

Нельсоном [213] был проведен расчет длинного ГДД, рабо­
тающего в таком режиме. Решение велось численным методом, 
причем учитывались также и конвективные члены инерции. При 
выводе основных соотношений использовался известный подход 
[123,184], заключающийся в том, что уравнение Рейнольдса, опи­
сывающее течение жидкости в рабочем зазоре демпфера, при тур­
булентном режиме может быть записано в том же виде, что и для 
ламинарного, если использовать понятие кажущейся вязкости.

Для определения коэффициента кажущейся вязкости /л,- Нель­
сон, как и в работах [123,184], использовал соотношение
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* *
где Re - критическое число Рейнольдса, равное Re =2000, Re -  ло­
кальное число Рейнольдса, определяемое в [213] соотношением

Re = 2p8Vmj  р к , (1.15)
где Vm -  осредненная по толщине слоя окружная скорость течения 
жидкости. Присутствие в соотношении (1.15) динамического ко­
эффициента кажущейся вязкости /ик представляется ошибочным и 
противоречащим известной теории пути перемешивания, согласно 
которой локальное число Рейнольдса определяют в виде

Re = 2pSVm / д 0 . (1.16)
Поэтому количественные результаты работы [213] сомнитель­

ны. К тому же численный метод решения затрудняет дальнейший
анализ влияния демпфера на динамику ротора.

В работе [48] оценено влияние турбулизации смазки на харак­
теристики короткого ГДД и показано, что даже при высоких часто­
тах прецессии (42=1600с'1) силы в демпфере увеличиваются не бо­
лее чем на 25% сравнительно с ламинарным режимом. В работе 
[187] использовался другой подход к анализу влияния турбулент­
ности -  метод к-д турбулентности, суть которого заключается в 
ином выражении для турбулентной вязкости

Рт =  Cflp k 2/ g ,

где См - константа, д - коэффициент диссипации турбулентной 
энергии и к -  турбулентная энергия. К сожалению, в работе не ука­
зывается, как определяются эти параметры турбулентности. Отме­
чается только, что они получаются из уравнений течения в прямом 
канале. Приведено сравнение с результатами Нельсона [213] и по­
казано, что эта методика дает заниженные на 10... 15% результаты 
по максимальному давлению.

Сильное влияние на характеристики демпфера оказывает от­
клонение формы поверхностей вибратора и корпуса от правильной 
цилиндрической [79,70]. Зазор в этом случае зависит от параметра 
некруглости C=rm3J8n, где rmm -  максимальная некруглость. В не­
круглом демпфере возникает анизотропия характеристик, что мо­
жет привести к потере устойчивости движения ротора [163,156]. 
Влияние шероховатости поверхностей на характеристики сдавли­
вания между двумя плитами изучалось в работе [211]. Показано, 
что изнашивание поверхностей сильно зависит от их шероховато­
сти, нагрузки и вида смазки.
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Демпфер, работающий при высоких (порядка 6000с'1) частотах 
исследовался в работе [56], причем не отмечено фактов, свидетель- 
сгвуюших о наличии турбулизации и влиянии сил инерции. В ра­
ботах [151,180,186,207,252,258,259,272] теоретически и экспери­
ментально исследованы способы подачи смазки (через питающие 
отверстия или канавку), но рекомендаций по оптимальному проек- 
I ированию подводящих в зазор элементов не дается.

1.3.4. Изучение влияния ГДД на динамику ротора

Исследование течения жидкости в демпфере позволяет опре- 
челять силы в демпфере или (при исследовании линейной задачи) 
коэффициенты жесткости и демпфирования пленки. Однако для 
\ спешного применения демпфера необходимо знать его характери­
стики для данного ротора. Поэтому необходимым этапом в проек­
тировании ГДД должна быть оценка влияния на динамику ротора. 
11ервой работой в этой области была уже упоминавшаяся статья
11.JI. Капицы [78], в которой рассматривался симметричный гибкий 
ротор с диском посередине, имеющий два демпфера.

За рубежом подобная работа была проведена лишь 20 лет спус­
тя -  в 1960 г. Купером из фирмы Rolls-Royce [190]. Он эксперимен­
тально исследовал колебания жесткого ротора, имеющего один 
короткий ГДД, и показал, что такой демпфер может эффективно 
гасить колебания.

Гантер [63] исследовал влияние демпфера на динамику жесткого 
несимметричного ротора с двумя дисками и показал, что такая система 
имеет 3 критических скорости (третья скорость соответствует колеба­
ниям по первой изгибной форме). Им проведена также оптимизация 
чемпфера, однако работа выполнена в линейной постановке.

Проанализировано влияние короткого ГДД на динамику сим­
метричного жесткого ротора в работах [203,204], причем силы учи­
тывались в нелинейном виде. Полученная система дифференци­
альных уравнений движения решалась численно, в результате чего 
были построены траектории движения вибратора. Аналогичная 
задача, только для гибкого ротора, решалась. Куксоном и Коссой 
[189]. В работе [275] оценивались влияние обрыва лопатки и ус­
тойчивость движения ротора с ГДД в опорах. Моухэн и Хан 
[100,197] рассматривали коэффициент передачи для жесткого ро­
тора, установленного на два коротких ГДД, и показали, что он
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(1.17)
60т р

где и -  размерный дисбаланс, тр-  масса ротора, приходящаяся на 
опору. Если дисбаланс превышает некоторую величину, называе­
мую критической, то уравнение для амплитуды колебаний имеет 
до 3 решений, причем устойчивым оказывается решение с большей 
амплитудой и большим коэффициентом передачи. Ориентировочно 
величина критического дисбаланса составляет 0,3...0,5. Несколько по­
высить эту величину (до 0,6) можно введением пористой обоймы [89]. 
В работе [132] решена подобная задача для гибкого ротора и показа­
но, что и в этом случае могут быть срывные явления.

Симандири и Хан [143,250] проанализировали влияние давления 
подачи в коротком ГДД на характеристики жесткого ротора и по­
казали, что если давление подачи достаточно для обеспечения пол­
ной пленки, то демпфер работает без срывов. Ванс [266] подтвер­
дил возможность появления срывных режимов на эксперименталь­
ной установке. Переходные процессы учтены в работах [55,64]. 
Устойчивость движения вибратора и возможные бифуркации оце­
нены в работах [133,162,183,198,264,265,276] и показано, что сры­
вы связаны с потерей устойчивости движения и устойчивой явля­
ется ветка, соответствующая максимальной амплитуде.

Пэном [131] аналитически оценено влияние неуравновешенной 
статической нагрузки в предположении ее малости и почти круго­
вой орбиты движения. Показано, что даже при умеренных разме­
рах орбиты статическая нагрузка довольно эффективно компен­
сируется за счет силы, развиваемой в пленке при работе демпфера. 
Однако этот вывод противоречит опытным данным о высокой точ­
ности центрирования РУ ГДД двигателя RJ3-211 [149]. В работе 
[196] также решалась задача с учетом веса ротора и показано, что 
демпфер не может воспринимать большие нагрузки.

Более сложный гибкий многомассовый ротор исследовался 
Каннингхемом, Флемингом и Гантером [77] путем введения экви­
валентной массы. В работе [76] на модельной установке с тремя 
дисками было показано, что ГДД эффективно гасит колебания 
опор, однако в середине вала амплитуды будут значительными.

Использование ГДД в межвальных подшипниках [236] требует 
расчета устойчивости движения, поскольку демпфер в этом случае

сильно зависит от относительного дисбаланса U
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превращается в динамически нагруженный подшипник скольжения. 
Впервые такая задача была решена H.JI. Зезиным [72]. Он рассмат­
ривал демпфер, в котором смазка подавалась под внутреннее кольцо 
подшипника и решат эту задачу для простейшего одномассового 
гибкого ротора. В результате был подтвержден классический вывод 
о динамически нагруженном подшипнике скольжения -  движение 
устойчиво при в >0,7. В работе [165] исследовался межвальный 
демпфер двухвального авиационного ГТД, а также рассчитаны гра­
ницы устойчивости.

Влияние ГДД на динамику ротора авиационного двигателя было 
проведено в работе [202] методом последовательных приближений. 
Однако характеристики ГДД при этом брались без учета турбулент­
ных, инерционных и разрывных явлений. В последнее время появи­
лись работы по определению коэффициентов жесткости, демпфиро­
вания и присоединенной массы жидкостной пленки [248,249,273]. 
Однако такой подход дозволяет рассчитывать только линейные ко­
лебания ротора. Исследование же значительных колебаний, возни­
кающих в случае обрыва лопатки или обледенения лопаток вентиля­
тора, требует использования других подходов [106].

Следует также выделить несколько работ, посвященных иденти­
фикации характеристик ГДД, то есть определению их характеристик 
на основе различных видов экспериментов [33,191,192,246,247,274].

Во всех перечисленных работах по динамике ротора на ГДД не 
учитывались силы инерции смазочного слоя, которые в опорах ро­
торов современных ДЛА могут играть существенную роль. Иссле­
довался, в основном, короткий ГДД и лишь в одной работе -  длин­
ный ГДД, однако нет обоснованных рекомендаций по определе­
нию типа демпфера, необходимого для данного ротора. В настоя­
щее время у нас в стране не ведутся работы по регулированию 
демпфирующих и жес т костных характеристик ГДД опор роторов.

В этой связи целью данной работы является: исследование про­
текающих в ГДД процессов, связанных с влиянием конструктив­
ных, технологических и эксплуатационных факторов при работе 
их в составе турбомашины; разработка на его основе более со­
вершенных методик расчета, учитывающих кавитацию, турбули- 
зацию и силы инерции смазки, методологии проектирования и 
принципов конструирования высокоэффективных ГДД; формули­
рование принципов и создание методов регулирования ГДД.
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2. Разработка теоретических основ расчета ГДД с уче­
том сил инерции, турбулизации и кавитации смазки

Течение жидкости в демпферном зазоре описывается уравне­
ниями Навье-Стокса и неразрывности (1.1). В случае применения 
маловязких жидкостей при высоких частотах вращения сущест­
венное значение оказывают инерционные члены в уравнениях 
Навье-Стокса.

2.1. Учет конвективных членов инерции

Подробный обзор работ по учету сил инерции в подшипниках 
скольжения проведен Н.Г. Ивановой [73]. Для случая сдавливания 
слоя плоскими пластинами решение было получено Н.А. Слезки- 
ным и С.М.Таргом методом осреднения конвективного ускорения 
по толщине слоя [146,145]. Динамически нагруженный подшипник 
скольжения рассматривали А.Г. Бургвиц и Г.А. Завьялов [58]. Од­
нако зазор в ГДД в несколько раз больше, чем в подшипнике 
скольжения, и силы инерции здесь могут быть значительны. Кроме 
того, в ГДД иные граничные условия, так как избыточное давление 
создается в диффузорной части зазора. К.П. Андрейченко [34] учи­
тывал локальные и конвективные члены инерции в ГДД, однако 
его методика применима только при малых амплитудах колебаний.

Начиная с 1980-х годов учету сил инерции начали уделять вни­
мание американские и английские исследователи. J.X. Zhang, ТВ. 
Roberts и J. Ellis [269...271] изучали демпфер конечной длины с уче­
том локальных и конвективных сил инерции. Решение велось мето­
дом суперпозиции, в результате чего были получены коэффициенты 
жесткости, демпфирования и присоединенной массы для случая 
полного охвата. Авторы отметили, что особенностью их результатов 
является зависимость найденных коэффициентов от частоты колеба­
ний. J.A. Tichy [254,255] решал задачу в аналогичной постановке 
введением функции тока, что позволило ему получить модифициро­
ванное уравнение Рейнольдса. Инерционные эффекты учитывались 
специальным слагаемым в правой части уравнения. Оно имеет раз­
личный вид для короткого и длинного ГДД.

Учет локальных членов инерции подразумевает исследование 
нестационарных процессов в смазочном слое. Для стационарных
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процессов в опорах роторов турбомашин можно ограничиться ис- 
i недованием только конвективных членов инерции, но более кор­
ректно оценить влияние амплитуды. Для получения решения при 
любых амплитудах колебаний воспользуемся методом осреднения 
но толщине слоя скоростей, разработанным В.Н. Константинеску 
тля упорных подшипников скольжения [83]. Будем рассматривать 
случай прямой синхронной прецессии. В начале будем решать за­
дачу о длинном ГДД.

2.I.I. Д л и н н ы й  Г Д Д

В длинном демпфере осевое течение жидкости отсутствует и 
уравнения ( 1. 1.) примут вид

дх

ду
д У ,

д У г
су

дУ

д 2у .дР
—  + Р —7 - fсх  '

-  О,

(2.1)

дх ду
где Ух, Уу - составляющие скорости смазки вдоль осей х и у. 
Уравнение (2.1) решается с граничными условиями по скорости

Ух=Уу=0 при у-8 \  yx=-eI?cos<p, yy=-ef2sin<p при у= 0. (2.2) 
Первое из уравнений системы (2.1) можно записать в виде

д  V х2 д ( V x V v ) д  Р  d 2 V x
р ----------- —  +  р    =   --------- +  р

д д у д  х д  у 2
(2.3)

Проинтегрируем уравнение (2.3) в пределах от 0 до 8 и учтем, что
<5

iJ
Г , Г .. = - е  D  ~ cos (р sin (р ,

' IО
д Ух
д У

12 -

= -  — V  .т,
д

где Ух - средняя скорость от градиента давления - течение Пуазейля, а

д
j У /  d y -  У д  S

\д з

Учитывая первое граничное условие (2.2), получим

о а  х  д  х
\ V ; d y

О
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Приближенно можно принять [83], что j v 2dy  = За V 2 ,
О

где а - поправочный коэффициент, учитывающий влияние профи­
-  -  Or -ля скорости (рис.2.1); Vm - V x +—  общая средняя скорость тече­

ния жидкости, равная сумме средних скоростей течений -Пуазейля 
Vx и Куэтта Vx. По данным работы [83] 0 = 1,3 для чистого тече­

ния Куэтта (т.е. когда V х = 0 )  и о=1 для постоянного профиля 
скоростей, т.е. 1<о<1,3. Поскольку в нашем случае Vx имеет поря­
док Sq/D и К « К ,  то средней скоростью течения Куэтта можно

пренебречь и принять о=1,2. Подставив в результат интегрирова­
ния выражение для расхода

qx= S V m (2.4)
и учтя, что dx=0,5Dd(p, получим уравнение движения жидкости

( 2
2 3 д Р  2 ра д  | qx 

D д(р D д(р \ 3
+12 И qx e Q  .

“f
3 2

sine?
2 2

-pe Q  cos(p sin<jc> =0. (2.5)

Определим расход
s

Ях= \v xdy. Для этого проин-
0

тегрируем уравнение нераз­
рывности в пределах от 0  до 
5 и учтем граничные условия 
(2.2). Тогда для расхода по-

(^=0,5 ef2Dcos<p + Crt (2.6) 
Произвольная постоян-

Вибратор ная Сд зависих от р,р,£2,а,е,
Рис.2.1.Схематичное изображение про­
филей скорости в демпферном зазоре определяется с помощью

граничных условий по дав­
лению и должна удовлетворять равенству нулю расхода при / 2=0 , т.е.

C ^ p ,p ,Q ,e ,a )  = 0 при /2=0. (2.7)
Для дальнейшего решения удобно привести уравнение (2.5) к
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t«соразмерному виду. Подставив соотношение (2.6) в уравнение 
(2.4) и отбросив члены порядка цг, получим

д ~Р r l  COS(P Q  „—  =J \<р.Са - е —  - j .  (2.8)
д (р п fr

| де безразмерная постоянная определяется по выражению
° S..QD

/ i<p, ь)--
aerrsin <р 

12 fr
2 C O S  <р -  -  C O S  (р С о

2 scos(р - г    +2 С,и -2  С,у.  ------
It h h

(2.9)

а критерий ст определяется формулой ( 1. 12) и характеризует соот­
ношение между инерционной и вязкостной силами. В некоторых 
работах [150, 253] он именуется числом Рейнольдса Re. Слагаемое

/  '($?, С д  ) в выражении (2 .8 ) определяет собой вклад конвектив­
ных членов инерции. Если их не учитывать (о=0), то получается 
известное соотношений для чисто вязкостного потока. Проинтег­
рировав уравнение (2 .8), найдем распределение давления

Р = й [ щ  Сд l - e ^ - C o J f  + Q  , (2.10)

где J Ĵ  - интегралы теории смазки, выражения для которых приве­

дены в табл. 2.1, а вид функции /(<р , С 0) - в табл.2.2. Значения

констант интегрирования Сд и Сд определяются из граничных 

условий по давлению (1.5) при полном охвате (индекс/ )  и (1.6) 
при половинном (/г). Из условия Р = Р,j  при (рх =  0 получаем, 

что при полном охвате С,, = Р п , а из второго условия (1.5) найдем

С а • (2.11)
2 + е

Это значение константы удовлетворяет условию (2.7). В случае 
половинного охвата второе условие ( 1.6 ) приводит к квадратному
уравнению относительно Сд , решив которое, найдем

1 '  t _ l i  \ а 2  6 л " ' / 1 - £ 2  ( l - e )  .  1 + е  ,  ^  2 + f 2La=A+\-\\A  +-------------+-*----— ог—  ,А = -------- = .  (2.12)
I a a  s  2 s  1 - e
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Таблица 2.1
Значения некоторых интегралов теории смазки____

j i г N , ,
J n ~ y i  sin q> cos ipd <p;h=--\+s cos <p; у=arct i'l+£ <p ,

AlTA # v c=l_cos^

J UJ \ - e ‘2(ecos<z)-ln/j) A 1J 2 — £ 2(h~x + InA)

/ 02 с 2( f s in ^ -^ + 2/A - £ 2) J '°2 £ ~ V

J 30J  2 [fc-cosp (l~£2)/A-21nA]/£3
t 20

■'l £~ (еИ •a\XYp-(f)+2y/\\-£ )

J 02 (pe~2 -e~ 'h  '(1 - £ 2) s in ^  + 2 y£~2(2£2 - 1)(1 - £ 2) -1,5

A 2 - e - \ h - 2 \ n h - h ~ l)

j 2XJ 2 £ 3[ 2 (p -  eh~x{ 1 +  A)sin<p -  2 y( 2  -  £2) /V l  -  £ 2 ]

/ 10 0,5 £ -‘Г 2

J \ 2 - f _3(lnA + 2A_1 - 0 ,5 /T 2)

J 20О 3 (1 - £ 2)_’[7 (1 - £ 2) ' 0,5 -0 ,5 A  2(£ + cos<p)sin<p]

A ‘ 0,5e"2(l + 2ficos (p)h 2

rOO y(2 + e2 )(1 -  e2 y 25 -  e l f '1 (1 -  £2 Г 1 s i n ̂ 1Д 1 -  e2) 1 + 0,5Г1 ]

f A e"1 {ye ‘ (2-3e2)(l-e2)45+Q5 e h ' sin</7[(3—2e2)(l—e*) -h \-cpe }

0,5 (l — £2) 3{(l — e3) 1 n[(l—cos <£>)'?]+ 2e(s2 + 3)-in[2A'(l - e)£\'(\ + cf + 
+ 2e2(l + eX£ + 3)$%-e(l + c2)f2/r2 }

J~1] 0,5 (l-£2) {(cos^-lXl+e)3 -(l-£)A j/ sin^-2f,'2(fi2+2£+3)sin9//)+ 

+&{3е2 +2)(l —e)"2yVl —£2 +[e3(l+£)cfsin<p+3/j£;']/!'2 }

j r n
0,5 (l - e2) 3 {(l - e)3 ln[(l -  cosp)/^] ] - 2(Зе2 + 1)-ln[2/^(l-eX^] ]-
-  2ê [(l + e f  -  (l -  e)2 ]/h + e2(l + e)2 V 2

A01 0,5 ( l-£ 2)“'[/f2sin <p-(\-2e2)h ‘sin (f{\-s2) -6 ye (1-e2) !5]

A30 [2/A  -  0,5(1 -  £ 2) /7?2 + in A] / £ 3

£■̂ {3<p-e h 'sin <p [/+/i-(l,5-£2)(l-e2)"']-y(6-9£2 +2£4)(l-£2) 15}
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Таблица 2.2
. 1,анление и гидродинамические силы с учетом конвективных сил инерции

Длинный демпфер
11олный 
охват

e(2+eco9p)sinp а а  2 e (\-e )7{ \-c o s $ 2 + d i)  ^  h | 

"  (2 + e2)(l + eco9p)2 12 {2+e2fh2 1+ej
11оловин- 
iiый охват Р = Р н + Г

a a
24 2  I n — +

e
1 - с /
]~e

c / {2 + *  2 j - 3 e  :

2( ' - « T

Короткий демпфер

/* = P  n  (l -  2 )+  £ sin <p(6 -  acreh  sin tp )z(z  -  l ) /  12/j^

Полный охват
Длинный демпфер Короткий демпфер

, 71 I
1L  = в аа ~

/ 2 2 О *
X \ — £ . с. j 2 /гасгЯ 2 - *  ,

Б 9е
л/ i - , 2 /

2 / 2(2 +г )\’1-е
F .

2 л е Х

3 ( \ - £  )! >л/Г7  :
Половинный охват 

/Длинный демпфер С  -  константа интегрирования

*■* - г А , + ^  - н м  « w f ;  e * a - C ) l + 2 ( | - f i 2 f l -  „ А  „  с>Rd - l -н» +t'm >FM = ~  2 —  = 2 —
24с | “ (1-е2)1'5 2 2 

(1- £  )
h hi hit

F\■ = • /г*/ = J 2
'  12

Г. ,~4,2
1 + е2

1 1,1 -  r j
1. 1 + е ] ; h _ 1 + 2 е 2 - З С

— In У Г го “  '
£: !-£• (1 - е 2) 25

■ r ,hi ЛСССГЛ1Rk - PRk + PRk ’ F Z =-----
9 s

Короткий демпфер 

2 - е
. - 2 r «v

9е v 1_ £■ У
2е I i =.I * ь-

, 2 2 4/1 е
2 Г 

3(1- е  Г

теЯ

3 (1- P if i 2/1-е
Вспомогательные обозначения

ф  Сб)~ ^ ~ { 2eJ2 - £' 2 - ']2 + 2Г ,3./2° - 2Г ^ с /”  -  c l . ' ] 0 j

2
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Анализируя выражения из табл.2 .2 , можно заключить, что при 
полном охвате как в длинном, так и в коротком ГДД тангенциальная 
сила определяется только вязкостными свойствами смазки и совпадает 
по величине с силой, рассчитанной без учета сил инерции; радиальная 
составляющая силы обуславливается только инерционными свойства­
ми смазки. В случае половинною охвата вязкостная и инерционная 
компоненты входят в обе составляющие гидродинамической силы.

2.1.3.Анализ теоретических результатов 
и сравнение их с экспериментальными данными

На рис.2.2 и 2.3 представлено сравнение экспериментального 
распределения давления в демпферном зазоре короткого ГДД с 
теоретическими. Экспериментальные данные получены на стенде, 
описанном в работе [47].

Видно, что при частотах £2=500 с’1 вязкостное решение дает хо­
рошее согласование с экспериментальными данными (рис.2 .2 ,а). 
Однако с ростом частоты до £2=900 с"1 вязкостная теория дает за­
ниженные по положительным и завышенное по отрицательным 
давлениям результаты(рис.2.2,5,б). При £2=700 с' 1 кривая, постро­
енная с учетом сил инерции, в области отрицательных давлений 
практически совпадает с экспериментальной. В области положи­
тельных давлений эта теория дает результаты, завышенные на 
10... 15%. При частоте £2=900 с ' 1 положительные давления еще 
более возрастают и отличаются от давлений, рассчитанных по соз­
данной теории на 8 . . .  10%. Вязкостная теория дает давления, в два 
раза меньше (рис.2.2,5). В области отрицательных давлений вязко­
стная теория дает лучшие результаты - расхождение теории и экс­
перимента не превышает 10%.

На рис. 2.3 представлены замеры давления при большем радиу­
се прецессии (е  =0,65). Видно, что с ростом частоты давление в 
конфузорной части демпферного зазора уменьшается. Так, при £2 = 
460с'1 максимальное отрицательное давление было 20 КПа, при £2 
= 570с'1 -  8КПа, а при £2= 700с'1 - ЗКПа. Положительных давлений 
в конфузорной части зазора короткого ГДД не замечалось. Макси­
мальные положительные давления в диффузорной части с ростом 
частоты возрастали. При частоте £2 = 460с'1 значения максималь­
ного экспериментального давления и рассчитанного по созданной
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Рис.2.2. Распределение давления 
в коротком ГДД при малых 

значениях параметра инерции:

D =  I00mm; 1,=30м.м; Я=0,73; 

е=0,112м м ; t  = 0 ,3 5 ; 8 = 0 ,32мм ;

________ теория с учетом
сил инерции; 

вязкостная 
теория;

 _______  эксперим ент90 180
в

методике практически совпали (рис.2.3,а.б). Однако с ростом час- 
югы теория дает заниженные на 10... 15% результаты 
(рис.2.3Дв,д,е). Вязкостная теория дает при этом в 2...3 раза мень­
шие давления. Таким образом, проведенные эксперименты не 
только качественно, но и количественно подтвердили теоретиче­
ские результаты с учетом конвективных сил инерции.

На рис. 2.4, а,б показаны распределения давления по углу в 
случае длинного ГДД. При о<1, как и в коротком ГДД, все кривые 
практически сливаются в одну линию, соответствующую вязкост­
ному решению. При этом имеет место разрыв жидкостной пленки, 
так как динамическое давление, развиваемое в пленке, значительно 
превышает давление подачи, причем зона разрыва будет тем 
меньше, чем больше амплитуда колебаний. С ростом критерия а  
отрицательное избыточное давление уменьшается и при амплитуде 
колебаний е  >0,4 отрицательное давление практически исчезает

U
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уже при а  >10. В подшипниках скольжения инерция жидкости, 
напротив, приводит к тому, что положительное давление в конфу­
зорной части уменьшается, а отрицательное в диффузорной - уве­
личивается и, таким образом, увеличивается зона разрыва [150,35].

Распределение давления для длинного демпфера в случае по­
ловинного охвата показано на рис.2.4, в,г. При о  < 1 распределение 
давления имеет такой же вид, как и без учета сил инерции, а с рос­
том сг максимальное давление остается примерно такими же, как и 
при полном охвате. Вследствие того, что жидкостный слой распо­
лагается только на половине окружности, эпюра давления имеет 
более крутой характер. На рис. 2.4,д,е представлены результаты 
замеров давления в длинном демпфере. Видно, что отрицательное 
избыточное давление в конфузорной части зазора также уменьша­
ется по абсолютной величине с ростом частоты вращения. При 
/2=628с" область отрицательного давления практически не наблю­
далась. в то время как по вязкостной теории Рт,щ  - 25КПа 
(рис.2.4,е). Разработанная теория в этом случае дает хороший ре­
зультат. Например, расхождение теории и эксперимента при 
/2=440с‘' не более 5...8% . В диффузорной части зазора теоретиче­
ски рассчитанное давление на 20...25% выше экспериментального, 
что можно объяснить неучтенными утечками через уплотнение.

Рассмотрим влияние сил инерции на характеристики демпфе­
ров. Соотношения между радиальной и тангенциальной силами в 
коротком ГДД при полном охвате в случае малых е получим из 
табл. 2 .2 :

Ц и'к _ аае 2 (2 2 !)
Frl " 24

Как видно из выражения (2.21), при малых амплитудах колебаний 
сила инерции мала сравнительно с вязкостной силой. Радиальная 
сила линейно зависит от критериям (рис.2.5,а). При амплитудах 
колебаний е  < 0,6 силы инерции значительно меньше вязкостных 
сил: для сг < 10 они составляют не более 10% от вязких и лишь при 
сг= 40 приближаются к ним.

В случае половинного охвата для наглядности анализа удобно 
ввести относительные коэффициенты нагруженности, характери­
зующие соотношение между силами инерции и суммарной силой:
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Рие.2.5.Характернстики короткого ГДД

Ff ,Rk  f ! k
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тк
(2.22)

где составляющие формул (2 .22 ) определяются из табл. 2 .2 .
Аналогичные коэффициенты использованы и для длинного ГДД.
Анализируя зависимости этих коэффициентов от сг и £ 

(рис.2 .5 ,д ,е), можно видеть, что с их ростом влияние сил инерции 
становится заметным. Например, при £=0,6 уже для о=10 силы 
инерции составляют 25% по радиальной компоненте, а по танген­
циальной -  40%. С дальнейшим ростом ст влияние сил инерции 
еще более возрастает. Для длинного демпфера при полном охвате 
из табл. 2.2 получим

Сравнивая выражения (2.23) и (2.21), видим, что в длинном ГДД 
при малых е силы инерции оказывают гораздо большее влияние, 
чем в коротком. Радиальная сила, как и в коротком ГДД, линейно 
зависит от ст. При е <  0,4 и ст < 10 тангенциальная составляющая 
значительно больше радиальной (рис.2.6 ,а). Если е  >0,6, уже при а  
=10 силы инерции составляют примерно 30% вязкостных.

Следовательно, в таких случаях пренебрегать силами инерции 
нельзя. В случае половинного охвата зависимости коэффициентов

нагруженности // ',  и / г̂  о т  критерия <тпри различных значени­

ях е  показаны на рис. 2.6,в,г. Видно, что при о=10 и £=0,6 силы 
инерции составляют 40% по обеим компонентам. При больших 
значениях ст (до 40) силы инерции составляют 50...70%.

На рис.2.5,б,д,е и 2.6,б,д,е представлены зависимости гидроди­
намических сил от амплитуды колебаний, которые важны для ис­
следования динамики ротора, установленного на ГДД. Для анализа 
полезно получить выражения для гидродинамических сил при ма­
лых значениях критерия £.

В случае длинного ГДД при полном охвате из табл. 2.2 имеем

pRd ~ ® > р т д~л£ ■ Как ВВДН0, ДО £ ^ 0,2 силы инерции практиче­
ски равны нулю. При £>0,2  силы инерции начинают резко расти. 
Зависимость имеет нелинейный характер, причем кривая тем кру­
че, чем больше критерий а.

Г'Но _ ап (2.23)
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Вязкостные силы до £<0,6 практически линейны.
При половинном охвате для малых £из выражения (2.13) имеем

С а -  0 • Тогда, согласно табл. 2.2, получим ~ 0, F"d - n s  12.
Из рис.2.5 и 2.6,6,е следует, что силы до £<0,1 практически 

линейны относительно перемещения. После е  ^0,2 начинается рас­
слоение кривых в зависимости от критерия <т, т.е. начинают оказы­
вать влияние силы инерции, и характер влияния такой же, как и в 
случае полного охвата: с ростом а  кривые более нелинейны, что 
необходимо учитывать при расчетах.

Для короткого ГДД при полном охвате и малых амплитудах 
колебаний из табл. 2.2 имеем

F L  -  о - * 4  = £

В коротком демпфере, как и в длинном, силы инерции при 
£ < 0,1 очень малы, а с ростом е имеют нелинейный характер, осо­
бенно с увеличением а. Тангенциальная составляющая при этом 
линейна до £ <  0,3 , т.е. в коротком ГДД вязкие силы носят более 
нелинейный характер, чем в длинном.

Зависимости гидродинамических сил от амплитуды переме­
щения в коротком ГДД при половинном охвате качественно име­
ют такой же характер, как и в длинном (рис.2 .5 и 2 .6 ).

2.2. Разработка расчетной модели длинного ГДД 
при турбулентном режиме течения

При высоких частотах вращения и низкой вязкости смазки, 
характерных для опор современных ДЛА, ламинарный поток 
жидкости в демпферном зазоре может потерять устойчивость, 
течение
становится турбулентным.

Покажем возможность появления областей турбулентного те­
чения жидкости у типичного длинного демпфера авиационного 
ГТД. Число Re определяется согласно выражению (1.16). Подста­
вив в это выражение соотношение (2.4) для скорости Vm с учетом 
(2 . 12) и перейдя к безразмерным параметрам, получим для ло­
кального числа Re выражение
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о

V'

т
Rc =

Зс
е  cos <р ------- 2

2 + £ j
(2.24)

11;шбольшее значение локального числа Рейнольдса при лами­
нарном режиме равно

ла
Re -  —

( 2 N 
3 с

£ -* : (2-25)
2 + С .

Приравняв (2.25) критическому числу R e ,  определим угловую 
•нк юту вращения ротора, соответствующую появлению турбу- 
нсш мости в сечении <р= 0 :

Q  2 ± 0  (2,26) 
2 \ - е  (1 +  2 г )

Переход ог ламинарного режима к турбулентному происходит 
нрп /?е'=2000 [261]. Так как в опорах ДЛА а  =0....60, Ч* 

0 .00!.„О,002, и=1...5сст, <5о=0,1 ...0,2мм, то при £=0,4...0,6 получа­
ем /2тт=80...300с'1. Следовательно, длинный демпфер современно­
ю  авиационного ГТД даже на режиме малого газа может работать 
не только при ламинарном, но и смешанном ламинарно- 
|урбулентном режиме течения.

Па рабочих режимах {Q  =500... 1000с ') зоны турбулентного те­
чения жидкости могут быть достаточно обширными, а в демпферах 
опор ТНА ЖРД, где частоты достигают П  =2000...6000с’1, должен 
иметь место развитый турбулентный режим. Отсюда ясна актуаль­
ность определения характеристик длинного ГДД при смешанном 
наминарно-гурбулентном и развитом турбулентном течениях.

2.2.1. Определение турбулентны х напряжений 
в смазочном слое

Дополнительные пульсационные напряжения, возникающие 
при турбулизации потока, оцениваются с помощью полуэмпириче- 
еких теорий. В теории смазки наибольшее применение нашла ги­
потеза Прандтля о пути смешения. На основании этой гипотезы 
U.H. Константинеску разработал методику уточнения уравнения 
Рейнольдса для сдвиговых течений [82].
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При турбулентном течении увеличивается сопротивление по­
тока, что можно интерпретировать некоторым увеличением вязко­
сти. Поэтому можно оценивать турбулентность расчетом так на­
зываемой турбулентной или кажущейся вязкости. Такие коэффи­
циенты были получены Hr и Пэном [101], однако они имеют очень 
сложный вид, поэтому мы принимаем для коэффициента кажущей­
ся вязкости выражение, полученное в работах [123,184] и опреде­
ляемое соотношением (1.13).

Уравнение Рейнольдса при ламинарном и турбулентном режи­
мах течения в безразмерных параметрах для случая прецессии виб­
ратора по круговой орбите радиуса а-запишется в виде [176]

Ц - Г М - к
д(р

cos (О 
Е~ т~ +j.j И

где К= 1 при ламинарном режиме течения и

(  Re ' 3/4г.- ■ ( \ (  ReК = sign cos <р + с)  I — —
 ̂ R e '

(2.27)

(2.28)

при турбулентном режиме. Для интегрирования уравнения (2.27) 
соотношение (2.28) упрощалось способом прямой линеаризации 
минимизацией среднеквадратичного отклонения [113]

df{Re) d  Re'
dRe dRe

= 0

Рис. 2.7. Зависимость коэффициента 
турбулентной вязкости от числа Re

ш а л  , .-ч

{ ( K - K ^ f d R e
R e *

в интервале чисел Рейнольдса 
2000<|tfd < 20000, (2.29)

характерном для опор совре­
менных ДЛА. В результате 
получено выражение для экви­
валентного коэффициента ка­
жущейся вязкости Кжв в виде

K,Ki =sigr(«:os<)'H^a^t4-/>, (2.30) 
где а -0 ,000475 и 6=0,6 - по­
стоянные коэффициенты. 
Ошибка в этом случае не пре­
вышает 11% (рис.2.7).

N
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2.2.2. Расчет демпфера при полном охвате 
вибратора смазкой

Развитие турбулентности в демпферном зазоре можно предста- 
иип. следующим образом. Динамическое давление имеет макси­
мум при угле ср, расположенном ближе к п  (рис.2 .8 ,с), т.е. эпюра 
давления имеет несимметричный характер. Частички жидкости, 
движущиеся в левую сторону от места максимального давления 
(имеющие в принятой системе координат положительную ско­
рое I ь), проходят больший путь и больше ускоряются, чем частички 
движущие в п р а в о -с  отрицательной скоростью.

Поэтому вначале возникает турбулентность в области положи- 
ц'яьных скоростей, а затем также и в области отрицательных. Тур­
ну.дентность раньше всего возникает в сечении (<д=0, <р=2к ). Этому 
моменту будет соответствовать угловая скорость, определяемая 
с о т  ношением (2.26). С дальнейшим ростом е  и а  турбулентная 
юна I на рис. 2 .8,6 будет расти в области положительных окруж­
ных скоростей в обе стороны от сечения (<р=0, <р=2п).

Рис.2.8. Схема развития турбулентности (а) и образования 
различных зон течении (б) в зазоре длинного ГДД

Затем в некоторый момент появится турбулентная зона II в 
области отрицательных скоростей в сечении ; которая также с 
ростом е  и сг будет расширяться в обе стороны от сечения <р=/г.
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Следовательно, на начальном этапе турбулизации в демпфере 
имеются две зоны - турбулентная в области положительных скоро­
стей и ламинарная, занимающая остальную часть демпфера. Гра­
ницу зон -  угол ± (рис.2 .8 ,б) - определим из условия равенства
локального числа Рейнольдса Re критическому Re :

Re=Re  (2.31)
в виде

R e 'tp  -  с j<j
<рх = ± arccos

2 ае
(2.32)

Уравнение, описывающее течение жидкости в турбулентной 
зоне I , получим, подставив (2.31) в (2.27) и учтя, что 
s ig n ^ c o s ^ »  + с г ) есть

д  Рт 

д  ср
f ’((p,с у ) -  ^ - { е COS<p + C f)+b

£ COS(p + Cj

I f
(2.33)

Индекс “т” обозначает турбулентный режим течения, а индекс “л”- 
ламинарный. Проинтегрировав уравнение (2.33) от 0 до 2 п  и учтя 
граничные условия ( 1.8), найдем распределение давления в турбу­
лентных зонах 1 и II в виде

р , ,  = ~Рп + f ( (p ,C j  ) -  P e 2j \ *  -  e ( i p c f  + b ) l ° ' [ -

00~ ( p c f  + b )c  f  J + С ( (2.34)

Pm =Pn +f{<P,Cf)-P e 2J f  - e  (2/7 cf + b \ j f  - { f i  cf  +b)c/ J ?  +

+cn + j ) 1 + 4 ( 2 + C W

где с,о
a o
24

1 + f
2 In  ь

\ 2

, 1 + £

(2.35)

(2.36)

причем (2 .3 4 ) описывает давление в области положительных углов, 
а (2.35) -  в области отрицательных.

Течение жидкости в ламинарной зоне описывается уравнени­
ем (2.9), проинтегрировав которое, найдем давление

Рл =f{<p,cf ) - s ) f - c f 4 Q+cn . (2.37)
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В соотношениях (2.34), (2.35) и (2.36) остаются пока неизвест­
ными постоянные cj и с„ которые определяются с помощью 
Iриничных условий

р л (<Р\ ) = р (<Р\)  р  л (<Рг ) = р тн ($Р2 ). (2-38)
обеспечивающих равенство давления на границах между ламинар­
ной и турбулентной зонами. Разрешив систему (2.38) относитель­
но Cf и с , , найдем с,

•'7 = + h - \ ) c f J 3° (^ > i) - f (2 /? Cf + 6 - 1̂ / з 1(^ 1) -

-  ) + с0 + Pfj. (2.39)
Постоянная су вычисляется из трансцендентного уравнения

л
-j

2( l-c y ) + 2(0у — £■“) +й[су-(2 + £-2) - З г
М П

- К  + 6 - i)c y j |

(2.40)

I2 -О,
где (pi= - <р\ определяется соотношением (2.32).

Определив из (2.40) су, затем с, из (2.38) и подставив эти зна­
чения в (2.34), (2.35) и (2.37) , найдем распределение давления в 
демпфере. Последующим интегрированием определим гидродина­
мические силы. Результаты приведены в табл. 2.3. Соотношения 
(2.34), (2.35), (2.37) и (2.39) справедливы до момента возникнове­
ния турбулентной зоны II в области отрицательной окружной ско­
рости. Как уже указывалось, турбулизация этой зоны начнется в 
сечении (р — л  . Определим условие появления турбулентного 
течения в сечении (р — л  . В этом случае локальное число Рей­
нольдса в сечении (р -  л  должно достичь критического значения 
Re*. Из этого условия найдем значения постоянной сщ, соответст­
вующей появлению второй зоны турбулентности, в виде

Re *ip
■ill -  £ (2.41)

Решив совместно (2.40) и (2.41), определим частоту /2>, соответст­
вующую появлению турбулентной зоны II в области отрицатель­
ных значений скорости. С дальнейшим ростом е турбулентные 
зоны в демпфере будут расширяться. Жидкостный слой разделится 
в окружном направлении на следующие зоны (рис. 2 .8 ,6 ):
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Т аблица 2.
Выражения для гидродинамических сил в длинном ГТД 
при турбулентном режиме течения (полный охват)

Однозонная турбулентность

—/  каст
* D —

12 е

•J

to [\ - с / ) Р + 2 f

(*- - 2 )f'5

F /  = F tt + b F 4 i ~ Р  е  2J 3 21

J*

[2,3 cf

01

V>2

<n

— ] каст 
* = I2e

Двухзонная турбулентность

(l -  t \ '  )' j
f { -^FrT + F n i - p c 2{ j f ^ + 7 з2Г 4 ) - с / (Д3001

+ 02 \<P2 /02 <P2
П

\ n

■\2pcf - b \ l ?2| « i  +

« + / ? '  n  - )+

s\(~Lfcf + b ) j f  

\A C]  + f 2 )+ ^ ' / l / 30' b  + [ /4 ?  + e 2) - b c f \j.

Вспомогательные обозначения

F ir= n f3
£ 1

ь т
.7 *

) - 2 J l + 2 * r 2 + 2ь‘ *
) У )

да

1 - e  -
2,5 Зсу -  f  1 + 2e 2 '

турбулентная зона I ( -  <px < );
ламинарная зона 
турбулентная зона II ( -<р, <<р<ср,У, 
ламинарная зона II ( <рх <<р<ср2).
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В этих зонах qh находится из соотношения

<р, = ± arccos
Re * у/ + с f а

<У£
(2.42)

На рис. 2.9,а,6 показана зависимость минимальной физической 
частоты прецессии ротора Q mm , при которой в демпферном зазоре 
появляется турбулентность, и частоты появления двухзонной тур­
булентности О г от относительной амплитуды прецессии. Видно,

-I
С

1500 _

I ООО -

Рис.2.9. Зависимость м иним альной  частоты  п оявлени я турбулентнос­
ти (я ) и частоты  появления двухтонной турбулентности (б )о т  8

что амплитуда оказывает сильное влияние на начало турбулиза- 
ции. Например, увеличение е  с 0,2 до 0,4 приводит к тому, что 
•^„„„уменьшается в 2,5 раза. Увеличение зазора в демпфере также 
ведет к снижению частоты, соответствующей началу турбулиза- 
ции. Зависимость частоты появления двухзонной турбулентности 
от амплитуды прецессии носит аналогичный характер до значения 
/ 0,4. Далее /2? несколько возрастает.

Диаграмма, представленная на рис.2.10, показывает изменение 
границ турбулентных зон с ростом а  и амплитуды прецессии. Вид­
но, что с ростом <7 появляется сначала однозонная турбулентность 
(при <т= 5), далее турбулентная зона растет, и наступает двухзон­
ная турбулентность (сг= 10 и 40), причем зоны турбулизации тем
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шире, чем больше радиус прецес­
сии. Для анализа турбулизации 
удобно ввести относительные 
силы, равные отношению сил, 
рассчитанных по ламинарной 
теории к силам, определенным с 
учетом турбулизации

F
f

Рис.2.10. Диаграмма развития 
турбулентности в зазоре

/  V  f
1 /  _ гм  . / ' / ■ -  »

■' К  -  W f  • f t  - -  
'  R

Ч  игде г к , и определяются

из табл.2.2. Из полученных зави­
симостей для гидродинамических 

сил видно, что радиальная составляющая, как и при ламинарном 
режиме, определяется только инерцией жидкости и выражения для 
нее идентичны - отличие заключается только в величине произ­
вольной постоянной, которая определяется не по формуле (2 .12), 
как в ламинарной теории, а из трансцендентного уравнения (2.40). 
Тангенциальная составляющая определяется суммой членов, про­

порциональных турбулентной вязкости ( F тТ и Fw ), и членов,

зависящих от границ зон ( ±щ  при однозонной турбулентности и 
± < P i, ± ( fh  при двухзонной). Если турбулентность отсутствует, то 
а=0, р= 0, Ъ= 1 , (р\=0 . Выражения для сил при турбулентном ре­
жиме, приведенные в табл. 2.4, переходят в выражение при лами­
нарном режиме (табл. 2 .2 ).

2.2.3. Расчет при половинном охвате

Турбулизация возникает, как и при полном охвате, в зоне по­
ложительных значений скорости в сечении <р=л . Уравнение для 
определения угловой скорости Д™,,, соответствующей турбулиза­
ции в этом сечении, также запишим из условия равенства локаль­
ного числа Рейнольдса критическому. Отсюда получим квадратное 
уравнение относительно Д шп, которое имеет решение вида

Q h =
H ± y j H 1 rq

(2.43)
Г
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'Я ={ * J а 1 )
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2

(l-t-c ) - - ------------ In
1-

2 s  1 — s
В выражении (2.43) берется если rq<0 и , если r q >  0 .

Турбулентная зона II возникает в области отрицательных зна­
чений окружной скорости в сечении (р -  л , когда постоянная су,
достигает величины (2.41). Угловую скорость £2h соответствующую 
появлению турбулентной зоны II в области отрицательных значений 
скорости, определим из равенства давления на границах зон. Следо­
вательно, динамика образования и развития турбулентных зон ана­
логична полному охвату. В табл. 2.4 приведены окончательные вы­
ражения для сил. Подробный вывод дан в работе [176].

Для анализа введем также относительные коэффициенты

где F'Jh и Fm  - составляющие гидродинамической силы при 
ламинарном течении в случае половинного охвата (см. табл.2 .2).

2.2.4. Анализ теоретических результатов 
и сравнение их с экспериментальными данными

Распределение давления представлено на рис. 2.1 I. Видно, что 
положительное и отрицательное давление возрастает с ростом <т и 
£. Максимальное положительное давление больше отрицательного 
по своей абсолютной величине, т.е эпюра давления несимметрич­
на. Как уже показывалось выше, Рп  =0,1...0,2 , поэтому согласно 

рис.2.11 пленка не разрывается только при малых значениях е й  <т 
(г-<0,2; сг<5). Возрастание радиуса прецессии ускоряет наступление 
разрыва. В случае £ >0,4 пленка, как правило, терпит разрыв, и рас­
чет нужно вести по теории половинного охвата.

Представляет интерес провести сравнение эпюр давления с 
учетом и без учета турбулизации (рис. 2.4,а,г и 2.11). При неболь­
ших величинах критерия инерции а  и амплитудах прецессии £ ( а  
< 10, £ <0 ,2 ) турбулизация практически не изменяет эпюры давле-
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пия. Однако с ростом <т и е турбулизация приводит к росту поло- 
ж тельиы х и o iрицшельных (по абсолютной величине) значений

давления. Например, при е =0,4;
РР„

с-0.2 40

Рис.2.11. Э пю ра д ав л ен и я  при 
турбулентном реж име дл я  
полного охвата

сг =10  отличие составляет 20%. 
Если же турбулизацию не учи­
тывать, то максимальное отрица­
тельное давление по абсолютной 
величине уменьшается и расши­
ряется зона положительных дав­
лений. В этом случае может на­
ступить такой момент, например, 
при £•= 0,4;сг = 40, когда отрица­
тельное давление практически 
исчезнет (рис. 2.4,6). Таким обра­
зом, турбулизация жидкости при­
водит к более симметричному

виду эпюры давления, что ускоряет разрыв пленки.
На рис. 2.12 показано экспериментально замеренное давление в 

демпфере при высоких частотах вращения. При Q  = 700с'1 согласо­
ванность ламинарной теории и эксперимента начинает нарушаться 
(см. рис. 2.4Д<? и 2 .12).

С ростом частоты максимальные положительные и отрицатель­
ные давления начинают возрастать. Такой вид эпюры давления,

как было отмечено выше, 
характерен для турбулентно­
го режима. Турбулизация 
потока в зазоре при парамет­
рах, указанных на рис.2 . 12, 
согласно (2.26), должна на­
ступить при 840с'1. Однако в 
теоретической модели не 
учитывалась шероховатость 
поверхности деталей демп­
фера, которая увеличивает 
номинальное значение демп­
ферного зазора, а следова­
тельно снижает значение 
Дшг„ определяемое выраже-

Рис. 2.12. Эпюры давления при 
больших значениях критерия а : 

/=0,6; ¥-Ч),015; е= 0,433
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пием (2.26). Существенное расхождение теории с экспериментом 
можно объяснить наступлением турбулентного режима течения 
мри частотах /2>700с‘', а также не учетом локальных сил инерции.

На рис. 2.13, а , б  представлена зависимость относительных ко- 
>ффициентов нагруженности от радиуса прецессии f  при разных 
значениях критерия <т.

Рис.2.13. Зависимость относительных коэффициентов
нагруженности от амплитуды
Видно, что турбулизация уменьшает радиальную компоненту -  

максимальное значение f R = 1,82 достигается при £-=0,3 и сг=40. 
г)то уменьшение молено объяснить следующим образом. Если об­
ратиться к кривым распределения давления (рис.2 . 11), то величина 
радиальной силы определяется суммой проекций сил давления на 
радиальное направление. Если они по модулю одинаковы и сим­
метричны относительно точки <р=7г, то радиальная сила равна ну­
лю, что соответствует чисто вязкостному решению. Учет сил инер­
ции приводит к уменьшению максимальных отрицательных давлений 
по модулю. Поэтому с ростом критерия <т радиальная сила увели­
чивается. Турбулизация же ведет к увеличению максимального 
отрицательного давления, поэтому сравнительно с ламинарной 
теорией радиальная составляющая должна уменьшаться. Танген­
циальная сила с появлением турбулизации растет. Так, при f= 0 ,6  
и сг=40 относительная тангенциальная сила составляет f x= 0,13. 
Ото означает, что сила, рассчитанная по ламинарной теории, со­
ставляет лишь 13% от силы, рассчитанной по турбулентной теории. 
Однако этот эффект может быть значительно снижен из-за того, что

83



Таблица 2.4
Выражения для гидродинамических сил в длинном ГТД 
при турбулентном режиме течения (половинный охват)

Однозонная турбулентность 
h _ 1 0 \ {\ + ch f  -4[l + g Q - c j ] U  с j. t

F * = 2 f' R + b }  (1 + c )2 e

1 [ ft[(l + 2c ) + c„] (l -  Ъ: ) + ch | 
 ̂ - \ .

2c L ( k c ) 0 ~ * )2 I

P C 2У' 2 (?>,)-с {ip ch + h -  l ) j \ '  (ip, )-  ch [p ch + b - \ ) l \ Q{<p,)

F  = * P { -
2 -  3c 

(1- f 2)1’5
. £ №  ~  2c'l(1 + 2 g 2 ) +  3c£ l j +

acr j 1 . 1 + с ~ 
-t ( — In  2

12 I f  1 -  c
I + c 2( C* )2 

1- c 2

(1- c 2)2-5

| + (6-0.5)/-' ft s 2./32'W h

+ j /̂? +  с 2 j + сЛ(/> -  l )  У 3 ' ($з ,)+  c ( 2 / i  С-/, + 6 -

Двухзонная турбулентность

7 н  = 0 , 5 7 «  + 2b( a2 -  с , , ) / ( !  -  c 2 ) 2 +

( 5 c 2 -  3)  + c 2 ( l  + c 2 ) + 2 с ;, ( 1 - 3 c 2 ) l - r j

( 1 - c 2 ) 2 g2

c [ ( 2 /? c „  + b -  1) . / ] 1 f a ) *  ( 2 P  ch -  k + 1 V s ’ («’ 2) ] ­

-  Pe 2 [ . /32 («а, )+  J \ 2 {ч>г ) ] -  ch [(/2 t'H + b -  l ) j j 0 (<p,) + 

+ {fl c h - e + \ ) j \ b {<p2) J

— /1 , —  «ГГ f 1 , t +  с
F r = 0.5Л F  m * -  . — In ---------

P 12 I с 1 -  с

+  [ д ( с Л2 +  C 2 ) - C „ ( / > -  | ) Ь 0 , ( ^ 2 )

1 + £ 2 ( | т - р - ) 2 I

+
Зяf  J с 2 [з (с /,2 + с 2 ) -  2с-,, ( 1 + 2 с 2 ) + ( 2 -  5 с 2 + З с 4 ]  _ 2\
2 с 

-  Рс 2
+ е

(1 -  * 2)2’5

[у21 («»,) + Уз?| (<02)]+
[(2р  ch + ь -  ф з 02 (<?,) + (гд  сЛ -  ь г i ) / ? 2 («1, )]н

р \ с н + с 1 + сЛ(й -  1)

Выражения для F r  и  F tp  см. в таблице 2.3

+
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неразрывная пленка жидкости в демпферном зазоре сохраняется не 
нсегда. Экспериментальные исследования показывают, что пред­
положение о полной пленке верно только для больших зазоров и 
м а л ы х  частот [139]. Возрастание силы демпфирования с появлени­
ем турбулизации объясняется тем, что турбулентное течение обла­
зает большим сопротивлением.

Как уже отмечалось выше, на рабочей частоте, как правило, 
пленка жидкости терпит разрыв, поэтому рассмотрим характери- 
i Iпки половинной пленки. Относительные силы f Rh и / /  представ­
лены на рис.2.14,а,б. Видно, что турбулизация жидкости приводит

/ /

0 ,9 \ /  £ = 0 ’2

/ г *

0 , 7 5

^ ° 2
0.7 ■ 0 , 5 0

о б

. • (

0 . 2 5

0 .3

0 . 6

О 1 0  2 0  3 0  л  0  1 0  , 2 0  3 0  с
а б

Рис.2.14. Х ар актер и сти к и  длинногоГДД при половинном охвате

при £ <0,2 к небольшому уменьшению радиальной составляющей. 
Например, при a - \ 0 J Rh- \ ,08. С ростом а  параметру]/падает: при 
о -20 , е  =0,2 f Rh- 0 ,86 , т.е. турбулизация увеличивает радиальную 
силу на 20% (рис.2.14.ц). С возрастанием с  до 0,4 уменьшение 
радиальной составляющей при малых а  становится незначитель­
ным (не более 5%), а при е  >0,6 турбулизация приводит к росту 
радиальной силы при любых а.

Тангенциальная сила, как видно из рис. 2.14,б, с появлением 
турбулентных зон возрастает и при £=0,4, о=40 на рабочем режиме 
увеличивается в 3,5 раза относительно силы, рассчитанной по ла­
минарной теории. Тангенциальная сила при половинном охвате 
примерно в два раза меньше, чем при полном, а радиальная - в два 
раза больше, вследствие чего возрастает величина радиальной си­
пл относительно тангенциальной, достигая 20% от нее (вместо 
10% при полном).
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2.3. Учет кавитации в потоке рабочей жидкости ГД1

В некоторых случаях при движении жидкости в закрыто 
руслах происходит изменение агрегатного состояния жидкости, т. 
превращение ее в пар с выделением из жидкости растворенные 
ней газов. Если абсолютное давление при течении жидкое 
достигает значения, равного упругости насыщенных паров тп 
жидкости при соответствующей температуре, то в данном мес 
потока начинается интенсивное парообразование и выделение гази 
т. е. местное кипение жидкости. Это явление называете 
кавитацией. Возможность возникновения кавитации 
гидродинамическом демпфере теоретически и экспериментальн 
показал С. И. Сергеев [139]. В начальной стадии паровая фач 
может быть в виде мелких пузырьков в конфузорной част 
демпферного зазора. При дальнейшем паровыделении происходи 
укрупнение пузырьков и разрыв пленки смазки, куда може 
поступать окружающий воздух. Область разрыва в пределе може 
занимать половину окружности демпферного зазора. Пр 
возрастании давления в потоке кипение прекращается - пар> 
конденсируются, а газы постепенно растворяются.

2.3.1. К ороткий демпфер

Дважды интегрируя уравнение ( 1.8) с учетом граничны) 
условий z=0 dP/dz= 0; z=U2 Р=Рп , получаем следующее выражение 
для распределения давления в демпферном зазоре короткогс 
непроточного ГДД (см. рис.1.3, г) при ламинарном режиме течения: 

Р - Р ,у - 6  {jio/do^eQ {(L/l)2 - z ]  sin^.
Представим это уравнение в безразмерных параметрах:

Р = Рп  -Л2 £ (0,25 - Z 2) sin ф / 2/г3 (2.44
Система координат и основные обозначения приведены на рис. 1.3, 
Давление, полученное на основании уравнения (2.44), при* 
определенных параметрах может принимать отрицательные 
значения. Однако согласно гипотезе Гюмбеля [195,143] при 
давлении, равном давлению насыщенных паров Рц, возникает! 
кавитация смазки и ее разрыв. Возникновение кавитации приводит! 
к перераспределению давления в области существования пленки. 
Как показал Трамплер [256], этим можно пренебречь и принимать] 
давление в слое смазки равным давлению, полученному на)
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iii шшании решения для полного охвата пленки без кавитации, а в 
питали кавитации давление принимать равным давлению 
пт ьпценных паров. Незначительная потеря точности в этом случае 
пирандана упрощением решения задачи.

11айдем минимальное давление подачи смазки, при котором 
i охраняется полный охват вибратора смазкой.

Минимальное динамическое давление в слое смазки ^mjn имеет 
Mivio в точке, где

Из первого условия (2.45) найдем угловую координату 
минимального давления в слое смазки

11одставляя ((>,„т из уравнения (2.46) и z тт -  0 в уравнение (2.44), 
получаем

Условием возникновения кавитации является равенство 
минимального давления смазки давлению насыщенных паров. 
Тогда, приравняв в уравнении (2.47) Ртт=Рн- получим 
минимальное давление подачи

мри котором сохраняется полный охват вибратора смазкой. 
Минимальное давление подачи P/7n,in зависит от безразмерной 
длины Л, давления насыщенных паров Ри и относительного 
жсцентриситета е. Для облегчения анализа и снижения числа 
переменных при аппроксимации вместо безразмерного давления

подачи Рп введем параметр подачи Рк -  PN / Л2 , где PlW = Рп  -  Рн  .

дР/д<р = 0 и дР Idz  -  0 . (2.45)

(ргмп -  arccos (
1 -  л /1  +  2 4 £ 2 (2 .46 )

Из второго условия находим, что

2 min — 0.

(2.47)

/ /7  min — Р Н  +
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Тогда уравнение (2.48) можно переписать в виде

-  _  2 V 2 \ / l  +  2 4 f : 2 - 2 - 8 г С
' к min -   7  1

(5-V1+24*2 )3

Составляющие гидродинамической реакции при наличии
области кавитации, согласно методике, приведенной в работе [143], 
можно найти интегрированием распределения давления в ело* 
смазки для полного охвата пленки, приняв в области кавитаци! 
давление равным давлению насыщенных паров. Следовательно, 
безразмерные составляющие гидродинамической реакции можно 
найти численным методом в виде

0.5 1 я   _  0,5 2 , т _
Fm = -2  \d z  j Р sin <pd(p\ FRk -  - 2  J Jz \ P cos (pd(p, (2.50'

0 0 0 0 

где P определяется уравнением (2.44) в области существования 
пленки смазки и Р = РИ — в области кавитации.

Из выражений (2.44) и (2.50) видно, что безразмерна), 
гидродинамическая сила является функцией трех переменных

Р = / ( Я ,  Б, P/j).

Так как эта зависимость линейна относительно Я:, то при 
интегрировании уравнений (2.50), поделив выражение (2.44) на Я2, 
получим G T и Git— некоторые функции от двух переменных е  ц 
Рк =Ры 1Я2 . Связь между этими функциями и составляющими 
безразмерной гидродинамической реакции будет в виде

F tk= ? } G t -F Rk = a 2G r . (2.51)
На рис.2.15 приведены зависимости функции GT от е  при 

различных з н а ч е н и я х , рассчитанные численным методом на 

ЭВМ. Теоретически параметр подачи Рк может изменяться o r нуля 

при равенстве Рп -  Рн  до бесконечности при Q  -  0. В первом 

случае (Рк -  0) при любом s  имеет место половинный охват 

вибратора смазкой, а во втором ( Рк = <х>) —  полный охват. Для всех 

остальных Рк зависимости G r от е  лежат между двумя 

предельными кривыми, переходя в кривую для Рк =<» при

(2.49]
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ипределенном значении е. Это означает, что при меньших 
шачениях с  наблюдается полный охват вибратора смазкой.

В реальных конструкциях короткого ГДД можно ограничиться 
параметром Д  ~ 2,5, так как кавитация смазки возникает лишь при s  > 
0,8, а это значение эксцентриситета реализуется крайне редко (рис. 2.15).

О 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 е

Рис. 2.15. Зависимость GT от относительною эксцентриситета е

Выражение для безразмерной тангенциальной составляющей 
гидродинамической силы в коротком ГДД при половинном охвате 
(когда е -  0) согласно табл. 1.3 имеет вид

Ж  А'
F h

24(1 -  е 2
(2.52)

При полном охвате эта составляющая в два раза больше. Из 
уравнения (2.52) можно получить аналитическую зависимость Сj T 
от s  для Д. = 0, что соответствует половинному охвату вибратора 

смазкой:

G* =
пе

24(1 -  t 2 )1,5
Остальные кривые на рис. 2.15 в области, где они пе сливаются^с 
кривой для Рк =оо, можно аппроксимировать по параметру Д
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методом наименьших квадратов, а по параметру s  методов 
выборных точек зависимостью

(2.53)

в которой Ак =1 + {3,76 (1-5- ) ’-5' ехр[2,89(1 - f  )]} Рк . Причем 
погрешность аппроксимации не превышает 10%.

При значениях параметров с  и Рк , соответствующих полном'| 
охвату вибратора смазкой, коэффициент Ак, рассчитанный по 
зависимости (2.53), может принимать значение Ак>2. В этом случз» 
следует считать Ак = 2.

На рис. 2.16 приведены зависимости функции G r  о т  е  npi 
значениях параметров, характерных для реальных конструкций 
короткого Г ДД ГТД. Выражение для безразмерной радиально! 
составляющей при половинном охвате вибратора смазкой согласно 
табл. 1.3 (при е = 0) имеет вид

Рис. 2.16. Зависимость GR от относительного эксцентриситета е

(2.54)

Gr
1,0

0,8

0,6

0,4

0,2

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 t
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При полном охвате радиальная составляющая равняется нулю. 
( огласно уравнению (2.54) аналитическое выражение для 
ывисимости Gr о т  £ при половинном охвате вибратора смазкой 
( Рк = 0) имеет вид

(jh  * 2Ur - —
6(1 - е * У

Нее остальные кривые, изображенные на рис. 2.16, можно 
аппроксимировать зависимостью

(2 55>

и которой Вк = ! - { 10,2(1 -£ )2 24 ехр[ 1,88 (1 -s)]} Р,

11ри этом погрешность аппроксимации не превышает ]0%.
При значениях параметров с  и Рк , соответствующих полному

охвату вибратора смазкой, коэффициент Вк, рассчитанный по 
(ависимости (2.55), может быть отрицательным. В этом случае 
(■недует принимать Вк = 0.

С учетом уравнений (2.51) можно получить выражения для 
безразмерных составляющих гидродинамической силы в слое 
смазки короткого непроточного ГДД при любой величине области 
кавитации, что будем обозначать индексом к сверху:

г к  леЛ2 - к £ 2Л2
К  -  Л  — ----- Г Г Т - ^Лг =  Вк  л  . (2.56)24(1 -«• ) 6(1 - е 2у

Для короткого проточного ГДД (см. рис. 1.3, б) выражения 
составляющих безразмерной гидродинамической силы в слое 
смазки при любой величине области кавитации получены 
аналогично и имеют вид

-„ ,2  . . „2 ,2



Согласно приведенной выше методике, если при расчет!
выражение Ак получается больше двух, необходимо брать А к -  2, 
если Вк получается отрицательным, то принимать Вк =0,

В том случае, если питающая канавка делит демпферный заз< 
на несимметричные части (см. рис. 1.3,6), то каждая из ни 
рассчитывается как самостоятельный демпфер по зависимостя 
(2.56) или (2.57), а окончательно составляющие гидродинамическо 
реакции для демпфера берутся в виде полусуммы составляющи 
для каждой части.

2.3.2. Д линный демпфер

Дважды проинтегрировав уравнение (1.4) с учетом граничны 
условий (1.5) и принимая £ = 0 , получим следующее выражение дл 
распределения в демпферном зазоре длинного ГДД:

Р - Г а - K A l W W t f (2.5|
(2 + £~)(l + £ - C O S  (ру

Представим уравнение (2.58) в безразмерных параметра) 
разделив обе части уравнения на выражение \2 y 0&{R/So)2'-

— — £'(2 + s  cos о ) sin т
P = Pn - - X * i   -Г .  (2 59

(2 +  £ ~ )(1 +  £ C O S  <р)

Согласно уравнению (2.59) давление в демпферном зазоре може 
быть отрицательным. Однако при давлении, равном давлени» 
насыщенных паров, возникают кавитация и разрыв пленки смазкь 
Найдем границу минимального давления подачи, при которой 
сохраняется полный охват вибратора смазкой. Условней 
возникновения кавитации является равенство минимального 
динамического давления давлению насыщенных паров Pmin = Ph 
Минимальное динамическое давление найдем из уравнения (2.59 
при условии дР !д(р = 0 :

(2.60;1
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|*пюда можно получить давление подачи Р ц тт, при котором 
пиши кает кавитация, и давление

Р

9 s-

(2 + £2)2
■V nim (2.61)

1Де = РПтт~РН-
('оставляющие гидродинамической реакции для длинного ГДД 

г sчетом кавитации смазки найдем интегрированием уравнения 
I для давления по площади вибратора:

FTkA = -  { P{cp)sm cpdip -  \ Ри  sin (pci<p\
Ч> 2 + 2 *

=
<р 2 + 2 тг <р j

- J Р (<р) cos <pd(р -  { Ри  cos (pd(p, (2.62)

| чс <р\ и (pi~ координаты начала и конца пленки смазки. 
Проинтегрировав уравнения (2.62), получим

<!>-. +2 к
/■„; P „cos< A ^ - Р н  cos (р

(Р 2

2е

(2 2)(1 -£ -2)0’5
arctg:

Vl + ff 2

+2тг

Я> 2

£ S U \ ( p C O S ( p

=PH sintp Я>2
Ч>\ - Р[ 7 S111 ̂ 3

( 2  +  £ '  ) ( 1  +  £ C O S ( p )

2ns

(2 + £ 2) (1 -£ 2)0'5 ’

V?, +2;г

(2.63)

"I
. (2.64)

Р2+2/г ! + £(1 + Б  C O S ( p )  C O S ( p  

<1>х £(2 + £ 2)(1+ £ C O S  (р )

Для определения составляющих гидродинамической реакции 
необходимо найти пределы интегрирования (р\ и (pi со!'ласно 
уравнению (2.59) из условия

£(2 + £cos<p)sin (р
Рп -

(2 + £ 2 )(1 + £ C O S  ^ ? ) 2

Р
11 (2.65)

На рис. 2.17 приведены зависимости безразмерной
с  ктангенциальной составляющей тд ОТ относительного
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эксцентриситета е  при безразмерных давлениях Ру  
соответствующих демпферам современных авиационных ГТД.

Рис. 2.17. Зависимости безразмерной тангенциальной
w 'г' ксоставляющей FT от относительного эксцентриситета е

Выражение для безразмерной тангенциальной составляюще! 
при половинном охвате вибратора смазкой от л  до 2 л  согласно 
выражению (2.63) имеет вид

п ' 1  <26б:
Половинный охват имеет место при Рц = Рн  , тогда нижняя кривая 
на рис. 2.17 описывается согласно зависимости (2.66) уравнением

П шЪ ( 2 ' 6 ? :

Для верхней кривой, соответствующей полному охвату, согласно 
выражению (2.63)

Ц =  (2 .08 ;
(2 + £г^)(1- f  ) ’

Все остальные кривые лежат между предельными, которые 
описываются уравнениями (2.67) и (2.68), переходя в кривую для
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минного охвата при определенном эксцентриситете. Это означает, 
•иit при больших эксцентриситетах для данного давления возникает 
►имитация смазки.

Эти кривые аппроксимированы методом наименьших квадратов 
но параметру PN и методом выборных точек по параметру е 
шмисимостью

В этом случае, если рассчитанное по зависимости (2.69) при 
определенных параметрах значение Л,>>2, необходимо принимать 
I, 2. Эго означает, что имеет место полный охват вибратора 

i мазкой.
На рис. 2.18 приведены зависимости безразмерной радиальной 

(оставляющей Fr гидродинамической силы от относительного 

•ксцентриситета при разных значениях давления Рц .

fnc.2.18. Зависимости безразмерной радиальной составляющей

(2.69)

^ р
в mi горой А0= 1 + 4 1 0 "?(1—е)~ “ ехрР 2,9(1 - e ) ] P ^  для 0 <е  <0,5;

I + (2,76 -  2,45е ) Р ^ 1<> для 0,5 < ь' < 0,9.

При ггом погрешность аппроксимации для F. не превышает 8%.

О 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 Б

Fr от относительного эксцентриситета е



При половинном охвате вибратора смазкой от л- до 2 л 
выражение для радиальной составляющей гидродинамической силы 
согласно уравнению (2.64) примет вид

(2.70)

При полном охвате вибратора смазкой FRo = 0.

Таким образом, кривая для PN = 0 описывается уравнением
(2.70). Остальные кривые аппроксимированы зависимостью

где Д,=1 - 5 10'8 (1 -^ ) '10e x p l2 1 ,7 ( l-ff) ]^ 1'61 для0-Ог<0,5;

Вд= 1 - 1,05(1-*)°'6lexp[2,25(l -е)] PN°  для 0,5<f <0,9.
В том случае, если значения В() при расчетах получаются 

отрицательными, необходимо принимать Ва = 0. При этом

Таким образом, получены аналитические выражения (2.69) и
(2.71) для определения составляющих гидродинамической реакции 
при произвольной области разрыва пленки смазки и ламинарном 
режиме течения.

Существующая теория половинного охвата демпфера смазкой 
[139] может быть использована для давления подачи Р//<0,1. При

этом погрешность определения F k незначительна (1 ...2)%, а для
— L
Fr не превышает 10%. Для больших величин давления подачи

погрешность в определении FR значительно возрастает.
В этом случае необходимо пользоваться методикой, 

учитывающей области кавитации смазки.
Для случая, когда существуют зоны ламинарного и 

турбулентного режимов течения, необходима обобщенная 
методика, учитывающая турбулизацию, кавитацию и силы инерции 
смазки.

(2.71)
(2 + £■)(! -  £•-)

погрешность аппроксимации для FR не превышает 10%.
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2.4. О бобщ енны й метод расчета короткого  ГДД

Повышение частоты вращения и температуры в авиационных 
I ГД приводит к росту инерционных сил, появлению турбулентных 
юн и кавитации в демпфирующем слое смазки гидродинамических 
демпферов. О важности учета сил инерции, турбулизации и кавита­
ции смазки при решении задач гидродинамики в тонких кольцевых 
щелях неоднократно отмечалось в работах, как отечественных, так 
и зарубежных авторов [83,123,139,213 и др.]. Совместный учет этих 
явлений рассмотрим на примере обобщенной методики расчета ко­
роткого непроточного ГДД (см.рис. 1.3,г).

Течение смазки в кольцевом зазоре описывается уравнением 
Рейнольдса, а для учета местных пульсаций скоростей при турбу­
лентном течении воспользуемся методом В.Н. Константинеску [83] 
в модификации А.И. Поддубного [123], ограничившись случаем 
прямой синхронной прецессии с круговой орбитой (е  = 0).

Дифференциальное уравнение, описывающее выбранную рас­
четную модель, при смешанном режиме течения смазки имеет 
следующий вид [83]:

где dP/dz - градиент давления в демпферном зазоре,
К . -коэффициент степени турбулентности, который согласно [123] 
принимает значения

Здесь Re,  -  локальное число Рейнольдса, характеризующее режим 

1ечения смазки ( Rez <2000 - ламинарный, Rez >2000 - турбулент­
ный) и определяемое выражением

Здесь <7- - расход смазки через демпферный зазор единичной ши­
рины вдоль оси z, определяется зависимостью [123]

= 12 /.ieQ  sin (р , (2.72)
dz К . dz

-при ламинарном режиме течения

Y3/4
- при турбулентном. (2.73)

R e ,  -  2 S p V z / /л ,
I де V. - среднерасходная скорость смазки вдоль оси г.

(2.74)

V z = q z / S  . (2.75)
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S :' dPq , =    — (2. 76)
- 12 f jK t  dz

Проинтарируем уравнение (2.72) при следующих граничных 
условиях (рассматривается одна половина демпфера по оси г - см.

рис.2.19): z = 0 - - = Q ;z  = z Рт =РЛ ■ z  = -  Р = РП,
dz dz dz р f 2

(2.77)
где Рл  и Pr - давление в ламинарной и турбулентной зонах;

РЛгр\\ РТгр- давление на границе этих зо н е  координатой

2гр 1 Рп " Давление подачи смазки.
Тогда получим

= 12 ■ uze  Q  sin <р . (2.78)
dz S '

Проведя подстановки уравнений (2.75) и (2.76) в уравнение (2.74), 
получим выражение для числа Рейнольдса в виде

R e z = 2peftz\s\r\.(p\lр  . (2.79)

Модуль функции |sin(f?j в уравнении (2.79) принимается для того,

чтобы иметь всегда положительное число Рейнольдса.
Для решения задачи в аналитическом виде заменим нели­

нейное уравнение (2.73) в области с турбулентным течением экви­
валентным линейным

К ,  = a R e .  + Ь . (2.80)
~ЭКв 2

Постоянные линеаризации а=3-10"4 и £>=0,39 позволяют вычислить 
значения коэффициента степени турбулентности в интервале чисел 
Рейнольдса 2000<Re< 10000 с погрешностью, не превышающей 5% 
[50]. Для смешанного течения потока найдем границы перехода 
режима течения от ламинарного к турбулентному (рис.2.19), при- i 
няв в уравнении (2.80) KZ / =1. Для снижения числа переменных в

задаче и упрощения анализа перейдем к безразмерным параметрам. 
Тогда координаты границ в безразмерных параметрах будут

(1 - Ь )  Т

2 аеЛсг sin (р
(2.81)
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Рис. 2.19. Развертка демпфера и распределение 
режимов течения в демпферном зазоре
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If

. i /

• Ilf 1 LI >S

-T + arccos

(' h
larJ.rrz

О - ь у
l a e X a z

(2.82;

11ри оценке влияния сил инерции на динамические характери­
стики при смешанном режиме течения смазки, учет конвективны? 
и локальных сил инерции осуществляется добавкой инерционного 
слагаемого в уравнение (2.78) для производной давления. В даш-ioN 
случае согласно [141] после определения постоянной интегрирова­
ния из граничных условий (2.77) уравнение примет вид
UP р  а  А’
—  + —  ze Cl2 (cos (р + 2е — sin 2 ср) = 12— f- TceQsin а>. 
dz 5  8  8 J '

(2.83]

где «=1,2- коэффициент профиля скорости смазки.
Интегрируя уравнение (2.83) с учетом граничных условий 

(2.77), получаем следующие выражения для распределения1 
давления в безразмерных параметрах в демпферном зазоре ко­
роткого непроточного ГДД при ламинарном режиме течения ( зо­
ны I, IV, V, VII на рис.2.19):

(2.84)

р  _ £Д2(о ,25-г2

Р П — Р П  — Р* + Р, 

Isinr/? -  £  0/1
- л  =

-р(о,25 -  z 2 )^ g s n r  <р cos^f
к - ). (2.85)

2/т3 “ 12/г ' h 2
где Рв и Ри - вязкостная и инерционная составляющие.

В зонах II и VI выражение для распределения давления имеет!
вид

Р/i = Р п ~ Р в + Р и ~
2 4 о гscr2h 3 sin

2 1 ' 2  
a s  Я' су sin <р

\2ЧЪ3
(2 .86)

В зонах И и VII при турбулентном режиме течения распределение 
давления определяется по формуле

a s 2X3a ( 0,125 -  z 3 ) [sir
Pr = P /7

sin <p sin (p

12¥%J
(2.87)

Давление, полученное на основании уравнений (2.84)...(2.87), 1 
при определенных параметрах может принимать отрицательные 
значения. Но согласно гипотезе Гюмбеля [195,143] при давлении!
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насыщенных паров Ри возникает кавитация смазки и ее разрыв. 
Найдем минимальное давление, при котором сохраняется пленка 
смазки. Условием возникновения кавитации является равенство 
минимального давления Ршп давлению насыщенных паров Р ч :

/ ’mm = Р н  ■ ГраниЦа разрыва пленки : р находится в области от О

to тг, т.к. динамическое давление не бывает отрицательным в облас- 
|м от л  до 2 л  согласно уравнениям (2,84)...(2.87). Максимальное 
пннамическое отрицательное давление при определённом <р в об­
ласти от 0 до л  имеет место при z -  0 ( где расположено уплотне­
ние демпферного зазора), поэтому разрыв пленки начинается отсю­
да. Другие координаты z р границы разрыва определяются уравне­

ниями (2.84).. .(2.87) для соответствующих областей. Пели в данном 
сечении (р не возникает турбулентный режим течения, что ха­
рактеризуется значением ^ > 0 , 5 ,  где z ,р определяется из уравне­

ния (2.81), то координата границы разрыва z p находится из урав­

нения (2.84) приравниванием левой части к Рн . Для простоты 
решения принимаем давление насыщенных паров Рн “0. Это урав­
нение имеет два решения. Необходимое нам решение лежит в 
области 0<2  <0,5 между угловыми координатами начала <рнр и

конца (р р разрыва при z р =0. Если в сечении ср возникает турбу­

лентный режим, что характеризуется значением г гр <0,5, то коор­

дината границы разрыва z  находится из уравнения (2.86) при 

: p <Z',p , а при z р > z.,p - из решения кубического относительно

2 уравнения (2.87), которое имеет три решения. Нужное решение 
ыябирается из выше описанной области. Область разрыва имеет 
сложную форму (рис.2.20), что затрудняет определение её г раниц 
мри интегрировании. Поэтому предлагается заменить её прямо­
угольником с площадью, равной площади области разрыва, и

координатами (рнр, <рвр и 2 жв - эквивалентной границей по z . Со­

ставляющие реакции смазки находятся как удвоенная сумма состав­
ляющих реакции в каждой из областей с различным режимом те­
чения смазки (зоны I-VIII на рис. 2.19)
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Рис. 2. 20. Расположение границ зон турбулизации 
и кавитации смазки
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_  VUI _  _  VIII _
F T = 2 I  F TJ ■ Fr = 2 V FRj ,

7 = 1 7 = 1
_  %  <Pkj _  _  - k j  <Pkj _

!десь F? = - \  dz \ Pj(<p,z)singxi<p,Fkj = - (  сё J Pj (<p,z)co scpd<p,
: h j P h j  : h j  4>h j

где P* (#J,z) - безразмерное давление в у'-ой зоне; г,у-;^  - коорди­

наты начала, a zkj\<pkj - координаты концау'-ой зоны.

Границы турбулензных зон III и VII определяются по зависимо­
стям (2.81)...(2.82), а границы разрыва из уравнений (2.84)...(2.87).

2.4.1. Определение составляющих гидродинамической силы

С целью реализации метода, учитывающего разрыв слоя смазки, 
можно предложить следующий алгоритм определения гидродина­
мических сил. В выражениях для сил выделим части F" и F,", не 

швисящие от границ разрыва, а также F'T и F'R - зависящие от 

границ разрыва: F, = F' t f  , FK = Fk + Fk .

F" и F," определяются следующими выражениями:

20 :зг * w T
M ) V 3 ,_,o<p4r

V1T 48я3£ 2Л(73

2 Л<P4T a s  A c  3o 
“d - J  i

<pyr i 6y /  j
4>4T
”37

20 in агф а 30 2я , PG и
”47

J i 2 71 , 
n *

n  = (u lxWT +bPf\

+ ^ - j  
12

7 ,-2.” 4T  У - v  ‘  J

ФУГ 48а3е 2Л(Р 3

2 i3
47 A G  j2 \v' 

” 37 ■ 16T
” 47’
” 37’

m

где

2n _ a e / f o j 2 \
” 47- 6  ' 2

j2

I n  . P a  ,0 2  
n  '  1 2 - l

2<r
7Г >

P = sA2 /1 2 ; Jft  = |  /; л siny <pcos' ; TV, j, i - целые числа.

Выражения для /у и Fk можно записать в виде

F,  -  - 2 1 Л г  < n = ~ 2 Y J lR ,
/=I /=1

где У, - интегралы из табл. 2.1.
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111и определения вида этих интегралов необходимо рас 
■ чп>11h i I. несколько случаев соотношения границ разрываема 
ти н о ю  слоя и турбулентной зоны.
( нучай 1 (см. рис. 2.20,а). Зона разрыва по угловым координата] 
шире турбулентной зоны: <рир <(руг , <рвр ><Ргт ■

Случай 2 (см. рис. 2.20,6). Зоны разрыва и турбулентности смещен! 
относительно друг друга таким образом, что <днр < <рут , (рар <<р2Т ■

Случай 3 (см. рис. 2.20, в). Зоны разрыва и турбулентности распо 
ложены таким образом, что <рнр > <руг, q>ap <(р21 .

Случай 4 (см. рис.2.20,г). Зона разрыва по угловой координат 
меньше зоны турбулентности: <з„р > <р]Т, <р <<р2Т .

Случай 5 (см. рис.2.20,д). Зоны разрыва пересекаются с зонами турбулентности 
Запишем выражения J ir,J ,R для случая 1, которые получаюта 

при последовательном интегрировании зон демпферного зазора h i  

участке от 0 до л-согласно рис. 2.20, а:

Г - ° ( 5Ф7  Ъ fs in H  , , , 0 5̂ 1У’ — f s in ^ l
i r„ ~ ! ! л \ J 2 T =  I J  P  „ )  \ d ( p d z \

Zp <Рнр‘я о 0 [COS (рj ’ 2^ J ‘ л Ĵ cos (pJ

i f 9  I T  f s i n © ]  . 0.5 <P-2T  _  f s i n o l
-/Зг ~ ! I Ря \ \d(pdz\ J  = \ i p  J \d(/xdz; 

3* -ZpV>n [eo sp j lC0H, r  v

_ 0  5<Pep [ s i n ^ l  0 5 *  -  [ s i n w \
J'T -  \ ! Рд\ tdcpdz; J  = I j p  < \dcpdz,

5* Zp<P2T [C0SH  0 рвр [cos^j ^
[sin <p 1

где выражения < ) означают, что для тангенциальной состав-
[cos^J

ляющей J iT берегся sinгд, для радиальной J jR - c o s ^ ,a  Р :1,Р„  и 
Ру определяются выражениями (2 84).. .(2.87).

I акая запись интегралов очень громоздка, а интегралы имеют раз­
личный вид для каждого из пяти случаев. что определяется различ­
ными пределами интегрирования. 11о*тому преобразуем выражения 
для FT и /•" nyicM пе|Н'меиы пределов интегрирования с соответ­
ствующей переменой швков иодыпктратьпыч функций. После сло­
жения состанлиющич и п  ) ,/,■, ч /■,*«, получим интегральные
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нюI ношения для безразмерных тангенциальной и радиальной сил
2л 0,5

,.V, - - 2 1  1 f r-
0 0

v' V  0 ,5  _ -  fI J  (Рт - Л 7 )<
,,f>\ T Z?P

1

• l «  -> __

\ f (P.„ -■Pj&

sin q> 
cos <р J

V 2T 0,5 —  _  f s j
\d< pd^  ] ' ) ( р ' п - р л ) \ Ътч’ \ачкЕ

P , r  о [C0S(2>J

sin (p } 9«Р :p — f sin (d 1
\atpdz -  j Р л

c°s ^J оNfl

w 0 I//
[cos (p\

COS (p

\« ‘P — — I sin <p tP... -  P ..V. ^
? г , , ‘ гр l C 0 S ^ J

dcpdz -  } j (P r -  P'jj )

d<pdz -  (2.88)

\dcpd: +

47' 0 5 —  _  i g j n  (p

' I ( ( Р л - Р л )  ,
0 (cOS<Pj

4’4T  0 5 _  —  [ s i n  <p}
d<pdz + j ( Р Т - Р Л )V V \d<pdz] 

9ЪТ bp lC0S 4>\

i де cphl - максимум из (рнр и <pw ; - минимум из <рвр и (р2Т ;

<р2и - максимум из (рнр и <р, ; р 2« " минимУм из ФвРж Vi'i

(р\ , (р2" угловые координаты точек пересечения Z JKe с границей 
• урбулентной области (см. рис. 2.20,д).

Подставив в формулу (2.88) выражения для Рл , Рл  и Рт 
(.’.84)...(2.87), получим окончательно выражения для безразмерной 
ымгенциальной составляющей гидродинамической силы в виде

12
г 2.0 2л- ОС(?/&(Т j 'о 2я jl

12 144 '
+  2Pn ZjK«COS(f

‘Pep
Фар

ш г Я с г  з д  <р1т + ( l - f c ) 3 ^ 2 ^  <р7Т  ( l - b f ' F 3 г ю  <р2Г  ( \ - b ) s £  2.1 

10Р 3 % ' * /з 1̂2' 4& V /L03 3 ^  12 3

4 -  - з  '  -1 С -  - з  '

Р2Г +
Р17,

l i ' i
-3

ZjKe 2жв

1  Г
2,0
3

<Рвр <.4-̂ (7 ДО 

бУ' ' J
«"(в
*1*

a ^ / tc r 2экв %ЭКв

4 Г
-3,0

(1-&)£■/?- д о  
Z?KeJ\ *2.

ЧЧн
M ) V 2-  

+ 1 2 a W  2
| 0,0 «Чв. 

«Чн
СИ}2/ А т  4 30

Z jkfiJ •:
W

J-

Пв
п > ,

ер
*ир

[\ -b ) t '$  г 2,о |и« ( l-^ )4^ 3 1—1,0 ив _ М М  f2,o 
Э “ ж 3 1«ъ, 4 &V.4,o3 ' 3 10 33 

1ЙР

12 р37.

<ГА.г { \ - b f r 2 - ф . , .  _  M J V  ц, 

^  ' 24кЛго2 ' 1 *УГ 4$ais2Aoi ' 3 (3ЗГ' (2.89)
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Для безразмерной радиальной составляющей гидродинамичв' 
ской силы выражение будет иметь следующий вид:

F r = —  J "
12

?.п СС£2 А~<7 2,11 2ж SAC G  с

2 3 
с1€ Я СУ 2 1

+  j y
16У'

72

( i - 6 ) V 2

2 1° + W J l i° + 2 / ,^ 2weSlll^ w |

P2T У‘~ ^  г  J i.i
^  24a2 fcr2 3

p 27- 0 - ^ ) > 3 ;  2,1

12 ? r +e #q>\т

- 3
Z экв Z  ж е  I - j j

" i r  4 8 о 1с 2 Я сг3 ' J

1. -

v2T
4>\T

J
w;-

a s A  < t  2
. + -  • / , ’

'V  бУ7
Me
Mw

a s 2 a ~ ЭКв -  ЭЛ‘6
4 3

v

(l - б ) 3*^2 -
“1 _ _ Z экв*/ ̂

Л 2-1
<v  ( l - ^ Л 2 -
«V 4 ■Zjw / 3г 71’12 экт?»я Фвр

Фнр

12 a2 e a 2
Пв a s ~ ^  4 /-2,11<p\R , ( l-f t) f /l2 -3 r |

fe''3 \ ч л ' г — ^

48а3£-2Лсг3 3
М2в
<П„

<Р\н у / /

{ \ - Ь ) е А 2

3
м«

12
J 11 « V  | а £ 2 А 3 (7  J 2  ,

37- 16У' "зг

0 - ь ) У 2 i.i
? * з24а2£Т72

*4r ( l - f r ) V 3 2,1
«•17 7 0 . 3 Д и  3 3'37 48а £■ Лег

47’
ЗГ

(2.90)

Разработанный метод позволяет определить режимы работы 
демпфера, при которых возникает турбулизация и разрыв смазочной 
го слоя, и вычислить составляющие гидродинамической силы.

2.4.2. Анализ влияния турбулизации, локальных 
и конвективных сил инерции на динамические характеристики'

корот кого ГДД

Влияние сил инерции и турбулизации смазки на динамические 
характеристики короткого ГДД рассмотрим для случая полного ох] 
вата вибратора смазкой.

В этом случае уравнение (2.89) принимает следующий вид:

+
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I ' = 2 Д /32,0

2</£* Л  (7 . 3 0  

J 2> <PZT
n r

2,0

Ъ ^  7-10

^  ~ 24а3£2л£'3 J 13
IP2T 
<P\ T

На рис. 2.21 приведены зависимости оезразмерной тангенциаль- 
iiiiii составляющей реакции от определяющих критериев е, о, X и У.

(Т—4 0
30
20

¥*=0,001 10 

Я =0,4

4 = 0 ,4
0 = 3 5

ОЛ о,5 £=0,3

0,001 0,002
г

Рис. 2.21. Зависимости безразмерной тангенциальной 
составляющей гидродинамической силы от безразмерных 

критериев е, <т, 7. и Ч*
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Зависимости F j  —f  (s) на рис.2.21,а  имеют ярко выраженный

нелинейный характер, причем с ростом относительного эксцентри* 
ситета е безразмерная тангенциальная составляющая возрастает. 

Составляющая Fr' (см. рис.2.21,б-г) нелинейно возрастаете увей

личением критериев а, X и падает с ростом У, причем с увеличением 
е нелинейность проявляется в большей степени. Это объясняете! 
влиянием турбулизации смазки в демпферном зазоре. Для е <0]‘ 
зависимости можно считать линейными, так как в демпферном за! 
зоре отсутствуют области с турбулентным режимом течения. Тогда 
в уравнении (2.91) необходимо принимать а=0, 6=1, а так ка» 
/? = еЛ2 / 12, то Р ~ с.

Из анализа уравнения (2.91) также следует, что при полном ох 
вате вибратора смазкой силы инерции не оказывают влияния нь 
тангенциальную составляющую гидродинамической реакции.

Уравнение (2.90) для радиальной составляющей с учетом тур» 
булизации смазки и сил инерции при полном охвате вибратор»' 
смазкой принимает вид

 ̂ *|))' НVI- в  VI —е

Из уравнения (2.92) видно, что f J ‘7 от параметра У не зависит.
На рис.2.22 приведены зависимости радиальной составляющей 

Rj гидродинамической реакции с учетом турбулизации и сил

инерции при полном охвате вибратора смазкой от определяющие 
критериев а, Л us.

Из графиков видно, что безразмерная тангенциальная СО'

ставляющая F ^T линейно возрастает с увеличением критерия <*
(рис.2.22 ,а) и практически линейно возрастает с увеличением 
критерия X (рис.2.22,б).

На рис.2.22,в приведены зависимости F £  от относительного

эксцентриситета е при различных критериях ст. Эти зависимости 
носят ярко выраженный нелинейный характер, причем с ростом г 
радиальная составляющая увеличивается.

j
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а 6

в

Рис.2.22. Зависимости радиальной составляющей 

гидродинамической силы F  1'т от критериев <т, / н е

Анализ влияния конвективных и локальных сил инерции при 
смешанном ламинарно - турбулентном режиме течения и полном 
охвате вибратора смазкой показал, что пренебрежение силами 
инерции искажает физическую картину, так как радиальная состав­
ляющая гидродинамической силы, зависящая только от инерцион­
ных членов, обращается в нуль.
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2.5. Обобщенный метод расчета длинного ГДД

2.5.1. Влияние турбулизаци и кавитации смазки 
на динамические характеристики

Уравнения для смешанного режима течения смазки 
демпферном зазоре длинного ГДД при движении вибратора 
стационарным орбитам по аналогии с уравнениями (2.72) и (2,7 
запишем в виде

d  S 3 dP  2
—  (— — ) = 12/Д?'e Q  sin <р; (2.9
dtp К х dtp

] -при ламинарном режиме течения
*0.75 (2.?

- при турбулентном режиме течения.

К х = \
(Rcx/ R e ' f

где Rex~2VxSp//i, Re* =2000.

Среднерасходную скорость Ух вдоль оси х  можно определить чер< 
S 3 dP

расход qx--------------------- в виде Ух= ох/д.
12juKx R dcp '

1огда при турбулентном режиме течения смазки

к  _ 2 Re С2рco s (р S 3р С  „ Ц-75

pRe* 6 R p 2 Re*
или в безразмерных параметрах

l,68cr°’75(£ 'c o s ^ -C d)0,75
К ,~      —-----------------  (2 95

0 , 0 . 7 5 ^ 0 . 7 5  '  V ™

—  Я 2
где Сд =C,i   - постоянная интегрирования.

12 д О /Г
Оценка замены коэффициента Кх уравнением вида Kx=aRex+b 

турбулентной области показала, что погрешность аппроксимации ] 
диапазоне чисел Рейнольдса, характерных для ДЛА, составляв 
11%, что превышает погрешность экспериментов, а выигрыш ] 
быстродействии при вычислениях незначителен. В связи с эгии
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икая замена не используется, а решение задачи по определению 
пшамических характеристик ведется численным методом.

Проинтегрировав уравнение (2.93), получим выражение для 
производной давления

—  = — ! 2ц R 2К х (е П cos <р-С д) / S 3
dtp

ипи в безразмерных параметрах
dP _  l,68o~°’7:i(gcos(?) - С '^ ) 1,75

dtp Re*0'15ip°’15h 3
Проинтегрировав численно методом Симпсона нелинейное 

дифференциальное уравнение (2.96), и найдя постоянную 
интегрирования С 5 из граничных условий (1.5), получим
распределение безразмерного давления в демпферном зазоре при 
полном охвате вибратора смазкой.

На рис. 2.23 приведено распределение динамического давления 
и длинном ГДД для различных безразмерных скоростей а.

С ростом параметра а возрастает степень турбулизации смазки
в демпферном зазоре, что 
следует из уравнения (2.95).

Из рис. 2.23 видно, что 
турбулизация смазки приводит к 
возрастанию динамического 
давления как в конфузорной, так 
и в диффузорной области 
демпферного зазора. Однако, как 
указывалось в разделе 2.3, при 
достижении равенства давления 
в демпферном зазоре и давления 
насыщенных паров Р и  
наступает кавитация и разрыв 
пленки смазки. Область 
кавитации ограничена угловыми 
координатами tp\ и <р2 ■

Из рис. 2.23 следует, что с 
ростом параметра а область кавитации расширяется.

Интегрируя численно методом Симпсона распределение 
безразмерного давления в слое смазки с учетом зон турбулизации и
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О 0,5я я 1,5я tp 
Рис. 2.23. Распределение 
динамического давлении для 
полного охвата в длинном 
ГД11 пои «Р=0.002



 .... . пиши, находим по»рлчмсриыс тангенциальную и радиальну*
m i Iип нпощпг реакции пленки

i;ie L - длинна демпфера, = P((p,z)~ в области существован;

На рис.2.24,а  приведены зависимости безразмерно 
тангенциальной составляющей реакции смазки с учето> 
турбулизации и кавитации смазки от относительной 
эксцентриситета при критериях <т=10, */'=0,002 и различны^ 
безразмерных давлениях PN .

Для давления / ’v = 0 имеет место половинный охват вибратор| 
смазкой при любом относительное эксцентриситете с. Верхня! 
кривая соответствует полному охвату вибратора смазкой при любо!) 
е и полностью реализуется лишь для PN =оо. Все остальные кривые 
соответствующие давлениям реальных конструкций, лежат межд| 
предельными кривыми, переходя в кривую для полного охвата при 
определенном относительном эксцентриситете е. Точки перегиб! 
определяют границу возникновения кавитации смазки.

На рис.2.24,б представлены зависимости безразмерной 
радиальной составляющей реакции смазки с учетом турбулизации и 
кавитации от относительного эксцентриситета е. Здесь верхня! 
кривая соответствует половинному охвату ( PN = 0 )  при любом е. 
Остальные кривые, характеризующие давление подачи реальны^ 
конструкций (P N <\), принимают значение =0, соответственно

при тех же значениях с, при которых кривые для г *  п е р е х о д я т  s

кривую для полного охвата. Таким образом, эти точки определяю! 
границу параметров, при которых возникает кавитация смазки.

Влияние критерия а на границу возникновения кавитаций 
приведено на рис. 2.25. Слева от кривых находится зона сплошной 
пленки, а справа - зона кавитации. Видно, что турбулизация смазки 
способствует возникновению кавитации и расширению её зоны. 
Следовательно, с ростом критерия <т и области ’турбулизации (растет Кх) 
необходимо увеличивать давление подачи при одном и том же е, чтобы 
исключить возникновение кавитации см а тки.

пленки, Р j  = P н - в области кавитации.



о

Рис. 2.24. Зависимости составляющих гидродинамической 
реакции смазки с учетом турбулизации и кавитации смазки 
от относительного эксцентриситета е при различных 
значениях параметра Pv
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Рис. 2.25. Гранины возникновения кавитации смазки при паличиЛ 
зон турбулизации и различных значениях критерия <7 и ^ = 0,002

С увеличением параметра о  возрастает влияние сил инерции 
поэтому необходимо оценить их влияние на кавитацию смазки пр; 
смешанном режиме течения, что будет сделано в следующе! 
параграфе.

2.5.2. В лияние сил инерции на д и н ам и ч еск и е  хар актеристики  I 
длинного  Г Д Д  при см еш анном  р еж им е течения

Как было показано в разделе 2.1, учет конвективных сш 
инерции приводит к появлению в производной давления (2 .9J 
дополнительного слагаемого (2.10). Учет локальных сил инерцищ 
согласно методике, приведенной в работе [179], дает еще одн<1 
слагаемое. Тогда для смешанного ламинарно-турбулентного режима 
течения уравнение (2.9) в безразмерном виде запишется

-  _
—  = fd  - i K xscos<p + Cd) l h J (2.97

где инерционная добавка имеет следующий вид:



Интегрируя численно методом Симпсона последнее уравнение с 
ун-том выражения (2.94) для Кх и находя Сд из граничных 
условий (1.5), получим распределение безразмерного давления в 
u-мпферном зазоре для полного охвата вибратора смазкой. Такое 

распределение давления для различных значений критерия о  
приведено на рис. 2.27, где оно сравнивается с экспериментальными 
Ианными и другими теориями.

Из графиков видно, что с ростом сил инерции (критерия о) 
динамическое давление в диффузорной части (от 0 до л) 
уменьшается, а в конфузорной части возрастает. Таким образом, 
силы инерции в длинном ГДД снижают вероятность возникновения 
кавитации.

Интегрируя численно распределение безразмерного давления в 
слое смазки в предположении полного охвата вибратора с учетом 
рурбулизации и сил инерции, находим безразмерные составляющие 
|ндродинамической силы. Зависимости тангенциальной 
составляющей гидродинамической реакции от относительного 
жсцентриситета показаны на рис. 2.26.

Рис. 2.26. Зависимость тангенциальной составляющей 
гидродинамической силы в длинном ГДД при полном охвате

Из графиков видно, что зависимости тангенциальной 
составляющей для всех значений параметров нелинейно возрастают 
с ростом относительного эксцентриситета е.
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Рис. 2.27. Распределение давления в демпферном зазоре длинногЩ 
ГДД: е =0,433 ; у  =0,015;

   эксперимент; — . _  . ламинарная теория;
----------- теория с учетом конвективных сил инерции;
—  . . _  обобщенная методика расчета
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Учет сил инерции в длинном ГДД приводит к возникновению 
радиальной составляющей гидродинамической силы даже при 
полном охвате вибратора смазкой. Радиальная составляющая имеет 
минимум, который с увеличением критерия с  смещается в область 
Оолыних е. Уменьшаясь, радиальная составляющая может менять 
так  и принимать отрицательные значения. Смена знака радиальной 
составляющей с положительного на отрицательный приводит к 
мюличению амплитуды прецессии. Это объясняется тем, что в этой 
tone радиальная составляющая по направлению совпадает с 
перемещением вибратора и, следовательно, способствует 
увеличению эксцентриситета.

На рис. 2.28 изображен рельеф границы отрицательной 
радиальной составляю щей. R области отрицательных значений 
радиальная составляю щ ая имеет минимум по параметру о. При

Рис.2.28. Рельеф i раницы отрицательной радиальной 
составляющей гидродинамической силы при полном охвате

дальнейшем росте значений критерия а величина отрицательной 
радиальной составляющей падает по абсолютной величине до нуля,
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,i Mil’ ll I tit ini)' т . if hum 111 и 1111 m >; il‘ (1 c 11 iv я неремещенш
й hi if.ri ■ j 11 Hi. i n .................  Mii.ihiiM очник- нибратора смазко

I. cink и Hri« | ■ i.iм.* М.МНЧ i in шнлиющая будет иметь мес)
ni l* ii ifi f I   ii|иi iiiii'ieiiiiMX критерия 'F>0,003.

I In и чинит ни iHiiiiiiiiiinii уравнения (2.92) распределен! 
..«•пиши ii наемке с учетом сил инерции при смешенна 

|||М11пн||1111 lypnyjieiiTHOM режиме течения в предположень 
пи нии о oMia ia вибратора смазкой дает представление о величин 
т р и  нагельного динамического давления в конфузорной чао  
демпферного зазора. Наличие разряжения в этой облао  
показывает, что при определенных параметрах ГДД возникн» 
кавитация смазки. Таким образом, необходима обобщенна 
методика определения динамических характеристик с учето! 
турбулизации. кавитации смазки и сил инерции. Такая методик 
позволит оценить совместное влияние сил инерции и турбулизаци 
смазки на границы области разрыва пленки и комплексы 
исследовать влияние определяющих параметров на динамически 
характеристики длинного ГДД. В данном разделе были предложен! 
теоретические модели, позволяющие учесть в отдельности вс» 
основные явления, происходящие в слое смазки (турбулизацию I 
кавитацию), а также силы инерции. Подчинение этих свойстч 
принципу суперпозиции позволяет обобщить предложенные ране% 
теоретические модели.

Гаким образом, в обобщенной теоретической модели учет 
кавитации производится на основании гипотезы Гюмбеля [143,195], 
турбулентные напряжения в турбулентной области при смешанном 
режиме течения учитываются по методу В.Н. Константинеску [83] в 
модификации А. И. Подцубного [123] коэффициентом степени 
турбулизации Кх (2.90). Конвективные члены инерции учитываются 
по методу И. А. Слезкина и С. М. Тарга [146] осреднением 
ускорения по толщине слоя, а локальные члены инерции по 
методике И.Д. Эскина и Г.В. Павлова [179]. На основании 
выбранной обобщенной теоретической модели можно предложить 
следующую обобщенный метод расчета динамических 
характеристик длинного ГДД с учетом турбулизации, кавитации 
смазки и сил инерции. Составляющие гидродинамической реакции 
находятся интегрированием давления но площади в виде

  2 /г   2 ч
Fk, -  '  I f Р/ s 'n <pd<P\ I'll' I I P cos (pd<p ,

тТ (I 0

I IK



I к' I'j Рт- в турбулентной области пленки смазки;

/ ’ = Р'[ - в ламинарной области; Р , = Рц- в области кавитации.

Давление в слое смазки находится численным интегрированием 
мп одом Симпсона производной давления, описываемого 
выражением (2.97). На каждом шаге интегрирования производится 
оценка режима течения по локальному числу Рейнольдса. Если 
А'г,- 2000, то в уравнении (2.97) принимается К х =1, а если 
AV, 2000, то Кх вычисляется по уравнению (2.95). Такая оценка и 
выбор коэффициента Кх позволяют получать соответствующее

«пиление Р\- или Р ‘л  при численном интегрировании методом 
( нмпсона, когда определяются составляющие гидродинамической 

силы. На этом этапе давление в слое смазки Р'т или Р \  
сравнивается с давлением насыщенных паров Р н . Если давление в 
снос меньше Рн, то на этом шаге интегрирования берется значение 
««мления насыщенных паров. Зависимости тангенциальной fPkl иг г

радиальной F k' составляющих гидродинамической реакции,

рассчитанные с учетом сил инерции, турбулизации и кавитации 
смазки, от относительного эксцентриситета е при гг=30, '/'=0,002 и 
различных безразмерных давлениях PN представлены на рис. 2.29.

Из рис. 2.29,а  видно, что тангенциальная составляющая 
нелинейно возрастает с увеличением относительного 
жсцентриситета е. Причем имеются две предельные кривые, 

соответствующие полному ( PN =оо) и половинному ( PN =0 ) охвату 
вибратора смазкой. Все остальные кривые, находящиеся между 
предельными, соответствуют реальным давлениям подачи 
(0</д, <1). Они переходят при определенных относительных 
эксцентриситетах е в предельную кривую половинного охвата 
( Ру =ао). Эти точки характеризуют границу возникновения
кавитации пленки.

Из рис. 2.29,6 следует, что радиальная составляющая может 
принимать отрицательные значения. Максимальные отрицательные 
шачения имеют место при полном охвате вибратора смазкой 
(кривая для PN -оо). Возникновение кавитации смазки (на графике - 
ючка ответвления от кривой Ру =оо)
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Рис.2.29. Заннснмости состанляющих гидродинамической силы 
с учетом 1У|)Г>улп пиши, кэши i апип и сил инерции от критерия £
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приводит к уменьшению отрицательной составляющей и смене ее 
така. В предельном случае половинного охвата (P N =0) радиальная 
составляющая вообще не принимает отрицательных значений.

На рис. 2.30 приведены границы возникновения зон кавитации 
( кпптриховано) с учетом локальных и конвективных сил инерции, а 
шкже турбулизации смазки для различных критериев а.

Рис. 2.30. Граница возникновения кавитации смазки 
при учете сил инерции и турбулизации смазки

С ростом критерия а  граница возникновения кавитации (при 
малых относительных эксцентриситетах с<0,15) смещается в 
область меньших давлений Ры, а затем (с ростом параметра е > 0,15) 
перемещается в область больших значений PN. Смена направления 
движения границы возникновения кавитации смазки объясняется 
гем, что при малых значениях эксцентриситета е с увеличением 
относительной скорости а преобладает рост влияния сил инерции, 
которые снижают вероятность возникновения кавитации смазки, 
над влиянием турбулизации. С ростом критерия е имеет место 
тенденция усиления влияния турбулизации смазки, 
способствующей разрыву пленки.

Следовательно, при больших относительных скоростях, чтобы 
исключить кавитацию, необходимо работать с маленькими 
относительными эксцентриситетами (s <0,15). Если это
невозможно, то необходимо увеличивать давление подачи смазки.
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2.0. )кч'псриментальная оценка достоверности  
теоретических моделей

Для проверки достоверности теоретических моделей и метод* 
расчета демпферов, изложенных в главе 2 , была проведена сер»* 
экспериментов по определению динамического давления в зазор 
короткого и длинного гидродинамических демпферов hi 
экспериментальном стенде Самарского государственной 
аэрокосмического университета имени акад. С.П. Королева (СГ'АУе

Движение в демпфере обеспечивалось в виде прямой синхронно! 
прецессии с круговой орбитой, так как большинста 
гидродинамических демпферов имеют упругий элемент 
(см.рис.1.1 \,д-ж), воспринимающий силу веса ротора | 
центрирующий его относительно статора. Описана 
экспериментальной установки и методики проведения эксперимент 
представлены в работе [47]. Планирование экспериментов обеспечите 
получение максимального объема полезной информации пр| 
наилучшем контроле и минимальных затратах времени на вычислен» 
и обработку результатов. Для снижения количества основные 
влияюших факторов использовалась теория размерностей и подобия 
позволяющая существенно уменьшить количество переменных 
входящих в задачу. При этом безразмерные критерии подобия 
которые были получены на основании л  - теоремы в разделе 1.3.2 
имеют общий вид для всех устройств данного типа и не зависят oi 
используемой системы размерностей.

При исследовании влияния сил инерции и турбулизации смазки 
на определяемые динамические параметры ГДД (безразмерное

динамическое давление Р  -  Рп  -(P -P n)Sg /12РЖ 2 f.i и погонную

гидродинамическую силу Fd, определяемую как площадь под 
кривой безразмерного динамического давления) за определяющие 
критерии были выбраны безразмерная скорость (критерий инсрции)ег, 
относительный эксцентриситет е, безразмерный демпферный зазор Ф 
и число Рейнольдса Re=a£/\Ajj, характеризующее переход от 
ламинарного течения к турбулентному.

При проведении экспериментов использовался метод «чистых» 
опытов, когда искусственно создавались условия, в которых 
дополнительные факторы не проявлялись. Так. в приводимой серии 
экспериментов давление подачи поддерживалось всегда больше
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шрицательного динамического, что исключало возникновение 
кавитации и, следовательно, ее влияние на динамические 
чарактеристики демпфера. Полученные экспериментальные 
шачения распределения давления обрабатывались статистически и 
наносились на графики теоретического распределения давления в 
демпферном зазоре (см. рис.2.2...2.4,2.27,2.31,2.34) , построенные 
но различным методикам расчета, приведенным в главе 2. При этом 
оценивалась точность экспериментального определения значений и 
надежность полученных результатов. Для подтверждения 
теоретических зависимостей желательна максимальная надежность 
0,997. Однако из соображений экономии времени и средств 
о| раничились надежностью 0,95, что позволило для нахождения 
среднеарифметических значений снимать показания каждой 
измеряемой величины всего 7 раз [61].

Результат всякого измерения является функцией двух 
независимых величин - значения замеряемой величины и ошибки 
шмерения. Ошибка измерения может быть обусловлена промахами, 
систематическими и случайными погрешностями. В эксперименте 
промахи устранялись благодаря аккуратности в работе и записи 
результатов. Систематические погрешности сводились к минимуму 
путем тщательной отработки методик измерений и схем 
измерительных систем, применения исправных приборов, которые 
перед началом экспериментов тарировались и периодически 
проверялись в ходе проведения опытов. Все это дало возможность 
предполагать, что имеют место только случайные ошибки, которые 
независимы между собой и следуют закону нормального 
распределения.

Относительная погрешность определения параметров при 
надежности 0,95 в эксперименте составила 3,, П|а> = 10,7 %; <5,,. = 11,8 

%; £ Re =6,5 %; 5 а =6,5 %; 6 9  =7,4 %; 3 ¥ =0,35 %; 6 е =0,8 % [39].

На рис.2.2 приведено сравнение экспериментального и 
теоретического распределений динамического давления в демпферном 
зазоре короткого ГДД при ламинарном режиме течения без учета и с 
учетом конвективных сил инерции. Для оценки действительных 
значений динамическое давление на рис.2.2 представлено в размерном 
виде. Далее оно приводится в безразмерном виде.

Из рис. 2.2,а видно, что в коротком демпфере при малых 
значениях безразмерной скорости (сг=8,4) экспериментальные
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длязначения практически совпадают с теоретической кривой 
ламинарной теории без учета сил инерции, в то время как теория 3 
учетом инерционных сил дает завышенные результаты. По теории с 
учетом конвективных инерционных сил с ростом критерия d 
динамическое давление в конфузорной части демпферного зазоре 
(0<#хтг ) уменьшается, а в диффузорной (тг«р<2 л) возрастает, что
подтверждается экспериментально (рис. 2.2,6). Вид теоретической 
кривой с учетом конвективных сил инерции подтверждается 
экспериментом. Однако полученные экспериментальные точки при! 
сг >24 лежат ниже теоретической кривой, в которой учтены силы 
инерции, в конфузорной части и выше в диффузорной части 
демпферного зазора (ст=31), причем с ростом критерия а  тта 
тенденция усиливается. Это можно объяснить тем, что при больших 
значениях безразмерной скорости (<т>25) существенную роль игра 
локальные силы инерции.

Учет турбулентных областей течения смазки приводит к рост 
теоретического давления в диффузорной части демпферного зазора| 
короткого демпфера ( n<qx2 n  ) и к уменьшению в конфузорной| 
S\< qxn), что подтверждается экспериментом (рис. 2.31).

Рис. 2.31. Сравнение различных теоретических зависимостей 
динамического давления с экспериментом в коротком ГДД: 
z=0,135; 2=0,6;УМ),01; г. =0,9; * - эксперимент; -  ■ - ламинарная
теория; ---  -ламинарная теория с учетом конвективных сил
инерции;—  ■ ■ - обобщенная методика с учетом турбулизации 
и сил инерции
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При значениях <т > 40 для турбулентного режима течения 
наблюдается смещение пика экспериментального распределения 
заиления в область больших углов, что также можно объяснить 
влиянием локальных сил инерции.

Для оценки границ применения различных теорий и методик расчета 
IДД проанализированы зависимости максимального динамического 
заиления в коротком демпфере (рис, 2.32) от критерия инерции сги числа 
1й\ На графики нанесены экспериментальные точки с эллипсами 
рассеяния, построенными по относительным погрешностям параметров.

Для определения минимального количества опытов в каждой 
серии при варьировании параметра инерции а  использовалась 
рабочая гипотеза, по которой сложная кривая зависимости 
рассматривалась как комбинация прямых и простых кривых. 
Каждый перегиб кривой описывался тремя опытами; каждый 
о аизкий к прямолинейному участок - двумя опытами, и вблизи 
назначенных пределов ставились 2 концевых опыта. Сложная 
зависимость, описывающая течение смазки на переходном режиме 
о г ламинарного к турбулентному с учетом сил инерции, требует не 
менее 8 опытов [61].

Рис. 2.32.Сравнение различных теоретических зависимостей 
максимального динамического давления в коротком ГДД 
с экспериментальными данными (обозначения на рис. 2.31)
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Исходя и 1 принятой гипотезы, при построение 
жсмсриментального распределения давления по угловм 
координате (рс осциллограммы выбиралось также 8 точек.

При изменении основного критерия (безразмерной скорости с  
использовался классический рандомизированный план! 
варьируемая величина выбиралась по случайному закону из облает» 
возможных значений, а остальные параметры были зафиксированы.

Из рис.2.32 видно, что для короткого демпфера при сг < 10 можв 
пользоваться теорией для ламинарного режима без учета си- 
инерции. При сг> 13 необходимо пользоваться ламинарной теорией! 
учетом сил инерции, так как эллипс рассеяния начинает перекрывал 
данную теоретическую зависимость. Экспериментальные точки прм 
сг >20  лежат выше линии зависимости инерционно - ламинарной 
теории, но эллипс рассеяния экспериментальных значени! 
перекрывает её, поэтому можно утверждать, что эксперимент 
подтверждает данную теорию. Для значений ст> 40 в пашем случав 
эксперимент подтверждает инерционно-турбулентную теорию в 
свидетельствует о переходе режима течения от ламинарного В 
турбулентному. Теоретически переход должен начинаться пци 
/?е=2000 , что косвенно подтверждается экспериментом, так ка* 
эллипсы рассеяния для значений давления при Re>2000 практически 
не перекрывают линию для инерционно-ламинарной теории.

Для проверки достоверности разработанных теоретически 
моделей и методик расчета длинных гидродинамических демпферо! 
приведенных в главе 2 , распределение динамического давления 
демпферном зазоре такого демпфера также сравнивалось 
экспериментальными данными. Дополнительно изучалось влияни 
определяющих критериев у/ и е. Для этого достаточно двух градаци] 
по каждому фактору, однако для снижения затрат времени в каждо1 
серии опытов изменялись одновременно оба фактора что позволил! 
сократить число серий до двух. Сравнение распределен^ 
безразмерного динамического давления, построенных по различны! 
теориям, с экспериментом при малом относительном эксцентриситет 
(е  =0,225) и матых скоростях (<т <10) как качественно, так i 
количественно подтверждает ламинарную теорию без учета си. 
инерции (рис.2.33, а). С ростом критерия а  наблюдается рос 
динамического давления во всем демпферном зазоре, а точка переход 
через нуль смещается в область меньших углов, что подтверждаете: 
экспериментальными данными, приведенными на рис. 2.4.
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а б
Рис.2.33. Сравнение различных теоретических 
зависимостей гидродинамической силы в длинном ГДД 
с экспериментальными данными: ¥'=0,01; £=0,225 
(обозначения на рис. 2.31)

Эксперимент хорошо описывает вид теоретической кривой, 
учитывающей конвективные силы инерции.

На рис. 2А,д,ж  имеется характерный горизонтальный участок 
I рафика в конфузорной части демпферного зазора при <р<п. Однако 
максимальные экспериментальные значения давления лежат ниже 
шоретических, учитывающих силы инерции, что объясняется 
шачительными утечками через уплотнения в эксперименте. Поэтому 
для следующей серии экспериментов с большим относительным 
жсцентриситетом (£=0 ,433)использовались улучшенные уплотнения 
демпферного зазора, что дало положительные результаты (рис.2.34).

При величине критерия сг= 10 значения динамических 
параметров, полученных в эксперименте, больше теоретических, не 
учитывающих силы инерции. Однако эллипс, описывающий область 
рассеяния точек эксперимента, перекрывает данную теоретическую 
твисимость и не перекрывает зависимость, полученную по 
чаминарной теории с учетом конвективных сил инерции. Это 
отчетливо видно на рис. 2.34 по зависимостям для погонной

127



11 i i  | м I mi • ни м и <i hi hull  I ним  ( мсдонлтелию , при значени>| 
lb'11 imt'|>i11 ill i кирш i и o - К) н у ж н о  пользоваться ламинарн! 
Н'орнсИ

Рис.2.34. Сравнение различных теоретических зависимостей 
гидродинамической силы в длинном гидродинамическом демпфер  ̂
с экспериментальными данными (обозначения на рис. 2.31)

При значениях а  15 для длинного демпфера нельз 
пользоваться ламинарной теорией без учета сил инерции, так ка» 
погрешность в определении погонной гидродинамической силь 
превышает 1 1 % (погрешность эксперимента).

При больших значениях критерия инерции (20 < сг < 30 
происходит корреляция эксперимента с ламинарной, учитывающее 
конвективные силы инерции, и обобщенной теориями.

Теоретически при значениях числа Re>2000 в длинном демпфере 
появляются зоны с турбулентным режимом течения смазки. Однако] 
повышение динамических характеристик из-за турбулентных1 
напряжений при 2000<Де<3000 незначительно и превышает 11 % 
(погрешность эксперимента) лишь при параметрах Де>3000. В этом 
случае можно утверждать, что для длинного ГДД эксперимент! 
подтверждает только турбулентную теорию с учетом сил инерции.



В настоящее время существует ряд методов для расчета 
ищродинамической силы в ГДД, учитывающих такие явления в 
t нос смазки, как турбулизация, кавитация и инерционные силы. В 
к а/к дом конкретном случае необходимо пользоваться
(оответствующим методом расчета демпфера, поэтому надо знать 
области применения этих методов. Для этого в порядке обобщения 
проведенных авторами исследований составлена таблица 2.5.

Таблица 2.5

2.7. Области использования различных методов расчега ГДД

Области применения различных методов расчета ГДД
Режим
течения

Ламинарный режим течения 
Re < 2000

Турбулентный режим течения 
Re >2000

Тип ГДД Тип ГДД

Метод
расчега

Короткий 
Я< 1,2

Конечной 
длины 

1,2 <Л<4

Д  тинный 
Л >4

Короткий 
Я <1,2

Конечной
длины

1,2 <Л <4

Длинный 
Я > 4

Учет сил 
инерции сг> 10 о  > 10 а  > 10

ц/ >0,001 

сг> 10 <т> 10
у/ <0,003 

сг> 10

Учет
кавитации

а  < 10

Ак< 2
А/с < 2

сг < 10

А0< 2

(Области критериев подобия ГДД для ламинарного и смешанного 
ламинарно-турбулентного режимов течения показаны на рис. 2.35.

С целью уточнения границ использования методов расчета ГДД 
с учетом турбулизации смазки введем понятие относительной силы 
/ ', характеризующей отношение гидродинамической силы без учета 
турбулизации смазки к силе, рассчитанной с учетом турбулизации.

На рис. 2.36, а  и б  приведены зависимости составляющих 
относительной силы / тт и fRT от критерия сг при различных е  для 
короткого ГДД. Видно, что при малых значениях критерия сг(ст< 10) 
турбулизация слабо проявляется даже при относительном 
эксцентриситете е  =0,9 (/ ~ f R' ~ 1).
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Рис.2.35. Области критериев и режимов работы ГДД

С увеличением критерия сг граница возникновения 
турбулентного режима смещается в область меньших 
эксцентриситетов. Погрешность в определении составляющих 
гидродинамической силы при половинном охвате по 
аппроксимированным зависимостям (2.91) и (2.92) не превышает 
5% по сравнению с численным решением [48].

Таким образом, при расчете динамических характеристик 
короткого ГДД рекомендуется пользоваться аналитическими 
аппроксимированными зависимостями (2.89).. .(2.92) (см. раздел 2.4.)

На рис. 2.36, в, г приведены соответственно зависимости/ гт и /цт 
от относительного эксцентриситета £ при различных сг. Из 
графиков следует, что кривые имеют минимум' при е  -  0,7, а с 
увеличением критерия а  возрастает степень влияния турбулизации 
смазки на гидродинамическую силу.
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Рис. 2.36. Зависимости составляющих относительной силы 
Л' и fg  от критериев а  и е  при lF= 0,001; Я = 0,4:

---------  численное решение? аналитическое решение

На рис. 2.37 показаны зависимости составляющих 
относительной си л ы /гт и /Лт от параметров Я и Ч*.

Погрешность в оценке составляющих гидродинамической 
силы без учета турбулизации линейно растет с ростом Я, а с 
ростом параметра У' влияние турбулизации уменьшается.
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Рис. 2.37. Зависимости составляющих относительной силы 
Л ' и / /  от параметров 4х, н Л при а  = 30: 

численное решение;------------аналитическое решение

Для оценки влияния турбулизации смазки на характеристики 
короткого ГДД удобно пользоваться (вместо параметра Л) 
параметром Re~£aX/4x, поэтому будем использовать его при 
определении области применения метода расчета короткого ГДД с 
учетом турбулизации.

На рис.2.38 изображены зависимости составляющих 
относительной силы / /  и /дт от критерия Re для короткого ГДД. Из 
графиков видно, что турбулизация смазки влияет на характеристики 
демпфера при значениях параметра Re > 2000, причем степень 
влияния зависит от критериев е, 4 х, и Л.
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а б
Рис. 2.38. Зависимости составляющих относительно силы 

f r  u/ r от критерия Re при ст=30; УМ),001:
---------- численное решение;-------------аналитическое решение

Для определения области применения метода, учитывающего 
i плы инерции при турбулентном режиме течения, введем параметры 
/," и J ) ' 1 , которые характеризую! отношение соответственно 
радиальных и тангенциальных составляющих гидродинамической 
реакции при половинном охвате без учета сил инерции, но с учетом 
|урбулизации, к соответствующим составляющим реакции, 
рассчитанным с учетом сил инерции и турбулизации смазки, 
(ависимости/гт/ и/ / '  короткого ГДД от критерия а  при различных 
I приведены на рис. 2.39.

/ "' к
1,0

0.9 

0,8 

0,7 

0,6

0 5 10 15 20 25 а
а

0 5 10 15 20 25 а
б

Гнс. 2.39. Зависимости параметров f , "  и J HT‘ от а  при 'У= 0,001; Я= 0,4
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in ipnmniaMiHiecKoro демпфера необходимо учитывать турбулизп 
i ми 1кн в демпферном зазоре при Re>2000, а влияние инерционных 
па динамические характеристики при сг>10 .

Для длинного ГДД, для которого критерий Re определяется 
зависимости (2,24), турбулизацию и силы инерции необходи 
учитывать при тех же величинах критериев Re и <т, что и для коротм 
ГДД.

На рис.2.40,а  показана область кавитации смазки в коротком Г] 
при ламинарном режиме течения без учета сил инерции. Гран 
области кавитации найдена из решения уравнения (2 .4 9 ).

Р к
2,0

1 I I  1 1 1 Г"

полный охват

1 —1—
P N
0,8

|—1—г- 1—1—гул—1—г
. /  

полный /
1,6

1,2 -
0,6

охват /

'  /  
/

0,8 . 1 
/

0,4
/  кавитация

0,4
кавитация

0,2
! • • 1 1 1 1 1

0 0,2 0,4 0,6 0,8 £‘
» б

Рис. 2.40. Область кавитации смазки: 

а - в коротком ГДД; б - в длинном ГДД

Для длинного ГДД при ламинарном режиме течения граница 
возникновения кавитации, найденная из решения уравнения (2.61), 
приведена на рис.2.40,б. Из графика видно, что кривая имеет

134



перегиб в районе s  = 0,4. Участок 0 < s  < 0,4 можно 
аппроксимировать прямой = 1,07s.

Таким образом, если P w /е  < 1,07, то имеет место кавитация.

Дин участка 0,4 < s< 0 ,9  граница кавитации описывается уравнением 
/ ’ - 2 ,14s -4,3. Следовательно, при (P N + 4,3) / s  < 2,14 возникает 
кавитация.

Области применения методов, учитывающих кавитацию смазки,

удобно оценивать по коэффициентам А к, А  к, рассчитанным по 
ывисимостям (2.53) или (2.57) соответственно для короткого 
непроточного и проточного ГДД, и коэффициенту Да. полученному 
из уравнения (2.69) для длинного ГДД.

Кавитацию смазки необходимо учитывать при Д* (или А 6 )<2. В 
пом случае можно пользоваться методиками, изложенными в 
разд.2.3. Если Ак (или Да) >2, то можно пользоваться теорией 
полного охвата, а если Ак (или Да) < 1, 1, то теорией половинного 
охвата. При этом погрешность вычислений не превышает 10%. 
Погрешность в 10% принята в качестве критерия при определении 
областей применения различных методов в связи с тем, что 
погрешность аппроксимаций, использованных в предлагаемых 
методов, не превышает это значение.

Таким образом, выявлены области наиболее рационального 
использования различных методов расчета характеристик ГДД.

Вместе с полученными в этой главе расчетными зависимостями 
>ти рекомендации способствуют обоснованному выбору 
необходимых параметров ГДД по требуемым критериям качества 
опор, что способствует проектированию оптимальных конструкций 
и сокращению сроков доводки изделий.

Результаты этой главы являются теоретической основой для 
анализа влияния различных конструктивных, технологических и 
эксплуатационных факторов на характеристики ГДД, который 
приведен в следующей главе.

135



3. Влияние конструкпивных, технологических 
и эксплуатационных факторов на характеристики ГДД

Как отмечалось в первой главе, серьезное влияние на характе 
ристики ГДД оказывают особенности конструкции демпфера н 
условия подвода смазки, наличие и тип уплотнений по торцам за­
зора. Существенными факторами, влияющими на работу ГДД, яш 
ляются технологические (отклонение формы и размеров зазору 
качество обработки поверхности), а также эксплуатационные (тем$ 
пературные потоки и различного рода деформации). Исследование 
влияния факторов будем вести на основе системного подхода, q 
порядке их важности.

3.1. Условия подвода-огвода смазки

Первым звеном в цепи подачи смазки в зазор являются пи­
тающие отверстия. Как показано в гл.1, смазка в зазор может пода­
ваться либо непосредственно через отверстие, либо через отвер­
стие и канавку. Последний вариант используется, как правило, для 
короткого ГДД (с уплотнениями или без них). В этом разделе будет 
исследоваться подача только через отверстия.

3.1.1. Питающие отверстия

В последнее время появился ряд статей, посвященных изуче­
нию влияния давления подачи на характеристики ГДД. Симандири 
и Хан [143] исследовали влияние давления подачи смазки на виб 
роизоляционную способность ГДД. Но расчетные данные получе­
ны для подшипника с подачей смазки только на одном из концов, 
как в подшипнике с кольцевой канавкой, и не рассмотрена подача 
смазки через несколько отверстий. В работе [252] изучаются гид­
родинамические силы и динамические воздействия в ГДД с коль­
цевой канавкой, основываясь на линеаризованных уравнениях На- 
вье-Стокса. Здесь также не рассматриваются питающие отверстия и 
не используется обобщенное уравнение Рейнольдса для более пол­
ного анализа. Лунд [208] рассматривал питающие отверстия в 
демпфере с газовой смазкой при определении границы неустойчи­
вости для жесткого ротора. В статье Стиффлера [151] исследован
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короткий ГДД с нагнетаемой смазкой, но питающие отверстия за­
менялись эквивалентными по гидродинамическому сопротивлению 
щелями.

В данном разделе предлагается методика учета влияния подачи 
i мазки через отверстия, которая, на наш взгляд, более приближена 
к реальной конструкции ГДД.

Исследуемый демпфер показан на рис. 1.3 с обозначениями co­
in нетствующих геометрических параметров. Как и во второй главе, 
ограничимся случаем прямой синхронной прецессии с частотой

(J = Ф . При этом стационарные орбиты движения представляют 
юбой круг овые траектории с постоянным эксцентриситетом £• [ 100] 
относительно центра подшипника. Распределение давления в зазо­
ре в этом случае также описывается уравнением Рейнольдса (1.2), 
но в правой части появляется дополнительное слагаемое вида

|-ле f  (Vn) функция подачи смазки через отверстие (или скорость 
подачи), которая не равна пулю только в точках подачи. Такая за­
пись уравнения ( 1.2 ) предложена в работе [ 151J и получается из 
I раничных условий по давлению на питающих отверстиях.

Граничные условия имеют вид

Задача решается конечно-разностным методом, ф ункция/| ищется 
из условий равенства давления на торцах демпфера атмосферному 

и определенности давления на выходе из отверстия Рвых

Запишем конечно-разностный аналог уравнения (1.2) с учетом 
лагаемого (3 .1) в виде

де для упрощения j  (<p,z) обозначено через / .
Аналогично имеем для производных по z. Отсюда получается 

поражение для определения давления в зазоре демпфера

(3.1)

!>{&,0) = Р{<р. 1) = Р, р (0 ,.:) -  р : [ 2 .т . - К / ,  (г ). (3 .2 )

(3.3)

д(р 2 А(р ’ д(р2
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2 (Д л Н  + R 2A<p2)
Jj

2(L: l\z 2 + R l A<p2)
Давление считается по формуле (3.5) методом простой итерь 

Пии. Расход втекающей в демпфер жидкости на единицу длинь 
окружности через отверстия с ограничительной шайбой выражается кал. 

N(A<p- /к )С (/П1
7 . - Ы  =  -

Г е
■ М  - р> й > 1) (з.б)

Здесь N  -  число отверстий, - коэффициент расхода для отвер­
стия, Р%,Р ,-  давления подачи и на входе в зазор соответственно.

Расход вытекающей смазки на единицу длины окружности оп­
ределяется выражением

ра ф 3 дР

6 f.iL dz z - 0
<7, =

Давление Р, находится из равенства выражений (3.6) и (3.7):
>0,5

р  У 2 Л
Р  = - у  1 + — -

4 4 у ,I н----- + ——L
У\ Угр*

-  I

(3.7)

(3.8)

где Г\ =
г:ЛЛ. sin^

~ 1 Г
: у, = —§■

.2

2 = Тб и ^2 = -Г 2 при ^  < - Г , ; Л =: h s 2 Р V о у
3 uL N d 'C ,

число сдавливания; А» =— -— —=  - параметр ограничителя рас­

хода с самокомпенсацией; d — диаметр отверстия.
Отверстие с самокомпенсацией не является дросселирующим и 

служит только для подвода смазки в зазор. Уравнению (3.8) также 
сопоставляется разностный аналог, который вычисляется методом 
простой итерации. Полученные значения Р, подставляются в разно-



м'ное уравнение (3.6), находится расход через отверстия, а также 
функция/. И, наконец, решается разностное уравнение Рейнольдса 
( !.5) для определения давления в зазоре демпфера. Получающиеся 
при этом отрицательные величины давления заменяются на давле­
ние насыщенных паров Рн, чтобы удовлетворить условиям кавита­
ции. Учитывается также втекание и вытекание смазки через питаю­
щие отверстия в зависимости от давления в зазоре перед отверстием. 
Расход смазки через демпфер определяется из соотношения

Силы определим по соотношениям (1.10). Для удобства анализа 
также берутся относительные силы f r — f r t f r0, где f ,  fo -  ради­
альные компоненты с учетом и без учета подачи смазки. Аналогич­
но определяется относительная тангенциальная сила.

В результате решения разностного уравнения (3.5) было полу­
чено распределение давления в зазоре с учетом подачи смазки

через четыре, восемь и 
двенадцать питающих 
отверстий, располо­
женных симметрично.

На рис.3.1 изо­
бражены эпюры дав­
ления в зазоре ГДД 
ТНА. В места подачи 
видны локальные пи­
ки давления до 3 МПа, 

направленные вверх или вниз - в зависимости от направления дви­
жения смазки через отверстия. Зависимость относительной тан­
генциальной силы / г от эксцентриситета представлена на

рис.3.2,а. Видно, что максимальное значение тангенциальной силы 
при учете подачи смазки через 12 отверстий на 20% больше, чем 
без учета. Определена зависимость расхода смазки через горцы 
демпфера от количества питающих отверстий (см. рис.3.2,5). При 
большем количестве отверстий расход возрастает. Такая зависи­
мость характерна для отверстий с самокомпенсацией, которые 
обычно используются в ГДД.

Рис.3.1.Эпюра давления с учетом отверстий

d(p . (3.9)
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I 7 c

Рис.3.2. Характеристики ГДД с учетом питающих отверстий

С ростом эксцентриситета расход увеличивается (рис.3.2,б), 4“ 
соответствует основным положениям теории смазки [87].

3.1.2. Питающая канавка

Следующим этапом в исследовании условий подачи являете» 
учет подающей канавки при наличии питающих отверстий. Дан»
ную задачу можно решать методом «ступенчатого подшипника)» 
или «ступеньки Рэлея», описанном, например, в работе [126]. C o l 
гласно схеме, приведенной на рис. 3.3, в месте перехода канавки I
демпфер образуется ступенчатый зазор. Задача решается отдельна
для канавки с питающими отверстиями по методике, изложенной к 
предыдущем разделе, и для зазора. Давление на границе канавки У 
зазора находится из условия равенства расхода qg через канавку У 
qs через зазор:

__ 4 g=4 s- (3.1 о |
Обозначение индекса g  взято от английского слова groove -  канав 
ка. Граничные условия для зазора записываются также в виде (3.2).| 
В силу симметричности задачи относительно оси Y, проходящей 
через ось питающих отверстий, рассматривается половина канавки,

d

и

У

И

5. Рис.3.3. Схема ГДД с канавкой  
и уплотнениями

поэтому одно из 
граничных ус 
ловий для нее 
имеет вид 
f\<P^)=Pj ■ (3.111

б

2

140



Граничные условия на стыке зазора и канавки определяются по 
v равнению (3.10). Расход находится из известных соотношений 
н'орни смазки [87]. Отсюда для граничных условий (3.10) имеем

дР,
5 g hg

g
d z z  = L

g

„  dP = Sh —  
d z z = 0 ’ (3.12)

i до <>)., LK -  соответственно глубина и ширина канавки; 
hy l+fgCos^p- относительная толщина масляного слоя на угле ср; 

e/Sg - относительная амплитуда над канавкой.
Таким образом, учет питающей канавки добавляет еще два оп­

ределяющих параметра - глубину и длину канавки. Параметр £g 
является безразмерным определяющим параметром задачи.

Выражение для граничного давления Рк между канавкой и за- 
юром получаем из равенства (3.12)

f  ,  ,2 , ,2 > ,3 ,3тг ,3 ,3
S „ L „ e „  + o ,J .  £  ■ ‘

■ - 6  fj£ 2  sin <р g g g
,3 ,3 
' g 'g

,3 ,  3 
" "0

(3.13)Я g ‘i + " 1 0
f , з ,3 , 3 ,3 '

h g S g + h  o Q

Задача также решает­
ся конечно-разностным 
методом. Выражение для 
определения давления в 
канавке демпфера приво­
дится к конечно­
разностному виду (3.5). 
Аналогично можно полу­
чить уравнение для опре­
деления давления в зазоре 
[109]. Давление считается 
по формуле (3.5) методом 
простой итерации. Силы 

для зазора и канавки считаются по отдельности, а потом складыва­
ются. Для анализа берутся относительные силы

Л (г) = Л ( г ) / ^ -0 (г0 ) ’ (3‘14)

где fr (T) -  радиальная (тангенциальная) компонента в демпфере с 
канавкой , / го(-юг радиальная (тангенциальная) компонента в демп­
фере без канавки. Сравним полученные результаты с теоретиче-

Рис. 3.4. Сравнение с работами 
других авторов
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скими и экспериментальными данными других авторов [273]. Вид
но (рис.3.4), что при е < 0,6 
рассматриваемая модель СО' 
гласуется с американской и 
дает хотя и пониженные ре 
зультаты, но также завышен' 
ные по сравнению с эксперт 
ментом. Это подтверждай, 
правильность построение 
модели.

На рис.3.5 представлена за 
висимость тангенциальных сил о 
относительного эксцентриситета

Рис.3.5. Зависимость демпфирования 
от эксцентриситета

при наличии канавки и без нее. Видно, что канавка значительно уменьша 
демпфирование при £>0,3.

Интересно рассмотреть влияние размеров канавки на характе-

Рис.3.6. Влияние параметров канавки на демпфирование

ристики демпфера (рис.3.6, а,б). Получается, что канавка умены 
шает силу демпфирования на 30% при 5а >0,4мм, а оптимальна» 
длина канавки £8=2мм.

3.1.3. Торцовые уплотнения

Как показано в гл.1, в ГДД широко используются торцовые уп­
лотнения различных типов, причем имеется тенденция к усложне­
нию конструкции уплотнений с целью уменьшения утечек чере' 
них [220,222,237...242]. Снижение утечек способствует повыше­
нию демпфирующей силы и дает возможность использовать увели-
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'к-пные зазоры в ГДД. Последнее обстоятельство повышает техно­
логичность демпфера, понижает чувствительность работы демпфе­
ра в условиях закоксовывания маслом, что характерно для ГДД в 
опорах турбин, а также позволяет работать на линейном участке 
характеристики демпфера за счет уменьшения эксцентриситета. В 
предыдущем разделе было показано, что снижение расхода смазки 
через зазор улучшает условия работы питающей канавки. Однако к 
настоящему времени исследованию влияния уплотнений уделялось 
мало внимания. В работе [98] сделана попытка оценить влияние 
резиновых уплотнительных колец и поршневых металлических 
колец. Именно такие типы уплотнений характерны для ГДД опор 
авиационных ГТД. Полученные результаты показывают, что теоре- 
шческие расчеты отличаются от экспериментальных данных на 
порядок и более, что говорит о сложности создания адекватной мо­
тели уплотнения. Сложность заключается также в том, что на ра­
боту уплотнения, особенно поршневого кольца, оказывают сильное 
влияние такие факторы, как точность и качество изготовления кон- 
ыктирующих поверхностей (неперпендикулярность и неплоскост- 
ность торцов, радиальные биения, шероховатость). Поэтому иссле­
дование уплотнений является комплексной задачей, включающей 
как технологическую проработку, так и экспериментальные иссле­
дования с целью определения эмпирических коэффициентов тор­
цовых утечек. Для этого необходимо создание специальных стен­
дов и изготовление большого количества образцов материальной 
части ГДД. В настоящее время в России такие работы в условиях 
высшей школы проводить затруднительно. Поэтому для решения 
проблемы выбран упрощенный подход, заключающийся во введе­
нии эквивалентного контактному уплотнению по утечкам бескон­
тактного. Такой подход позволяет применять для оценки влияния 
уплотнений методы, использованные в разделах 3.1.1 и 3.1.2. При 
всех его недостатках он позволяет принять конструктору более 
правильное решение при выборе основных параметров конструк­
ции ГДД (наличие или отсутствие питающей канавки, количество и 
диаметр отверстий).

Любое уплотнение имеет утечки. Поэтому, определив их вели­
чину экспериментально или задавшись ими из других соображений 
( >вристических, экспертных оценок), можно найти размер кольце­
вой шели, соответствующей таким утечкам, то есть определить 
р.-ымеры Ss и 1.% (см. рис.3.3). Индекс s взят от английского слова
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seal -  уплотнение. Таким образом, умет уплотнения сводится к вва( 
дению еще одной ступеньки в демпферном зазоре и может быт| 
проведен по изложенным выше методикам.

Для уплотнения распределение давления записывается в вид 
(1.2), а для канавки -  с дополнением (3.1). Граничные условия д|| 
канавки, зазора и уплотнения вместе записываются в виде (3 .2), 
для стыка канавки и демпферного зазора -  в виде (3.10). Граничн 
условие на стыке зазора и уплотнения определяется на основе ра 
венства расходов через зазор qc и уплотнение qs:

Ч с~  (\s • (3.15)
Подставляя в (3.15) значения для расхода, определенные чере* 

градиент давления, получим окончательно выражение для грани* 
ного условия на стыке демпферного зазора и уплотнения

, 3 ,3  дР
V  а \z = L = я (3.161

где Л5= 1 + fscos (р -тол щи на масляного слоя под уплотнением, £^=е/ 
Критерий £s является безразмерным определяющим параметром и 
характеризует смещение вибратора относительно уплотнения. ЗаГ 
зор в уплотнении Ss считается по эквивалентным утечкам и доджей 
быть меньше величины зазора до в демпфере. Поэтому параметр а  
может быть как больше, так и меньше 1. Однако в теории смазки 
£<1 всегда, ибо в противном случае многие интегралы теории смаз| 
ки теряют смысл. Поэтому в расчетах принималось £^=0,9, но это! 
параметр должен уточняться по экспериментальным данным.

Выражение для давления Р к между канавкой и зазором получа] 
ем из граничного условия (3 . 12)

Р к = л
1 + 1 / Я ,

6/jQ sin (/> К,
g  (1 + 1 / Я ,  XI + я , )

Таким же образом получаем из (3.15) выражение для давления Ра 
между зазором и уплотнением

Л 1Р, = А
(1 I \ ! П х )(\ + Я , )  (I + 1 / Я , . )

6 (1 Q  sin <р

. Здесь S sL 2, s s + S  L 2e
Л « -  ГТТТ ГТ Т Т —his: + h 8 П * =

h S X
; п  s =
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S g L2g£g + 8  Г г  * 0 ___________

А3<53 + Л 3<У3 ’ * *' 1 - (1  + Я , )  '(I . I Iн i 1

11араметры IJg, П„ K# Ks и А введены для удобства записи, и S  ( и

8  s являются безразмерными определяющими параметрами, хприн 
шризующими соответственно соотношения гидродинамических со 
иротивлений канавки и зазора, уплотнений и зазора.

Аналогично можно получить уравнения для определения давления н 
поре и канавке [108]. Уравнение (3.5) решается совместно с граничными 

условиями (3.2), (3.10) и (3.16). Силы считаются для зазора и канавки по 
отдельности, а потом складываются. На участке уплотнения они не учи­
тываются, так как согласно предлагаемой модели щель является эквива­
лентной и не участвует в формировании гидродинамической силы. Об­
ласть влияния уплотнения в демпфере показана на рис.3.7.

Видно, что уплотнение начинает работать при 5  > 1, т.е. когда 
шзор в уплотнении становится меньше зазора в демпфере, и незначи- 
гельно увеличивает силу при 8 ^> 4 (зазор в уплотнении меньше за­
зора в демпфере в 4 раза).

На рис.3.8 представлена зависимость тангенциальных сил от экс­
центриситета -  при наличии канавки с уплотнением, без уплотнения, 
без уплотнения и канавки. Видно, что канавка уменьшает силу демп­
фирования значительно по сравнению с одним зазором при всех е. Но 
канавка в сочетании с уплотнением дает большую силу, чем один за- 
юр при е  < 0.8. Равенство, а потом уменьшение силы при наличии 
канавки и уплотнения силе при одном зазоре объясняется ограничен­
ностью использования программы при больших эксцентриситетах.
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 н иш' I min i и |гмн||||'|н' i kiiiliiiiKtitt и упрощением по сравнени»
■ i ю ти и ||'чт|и-|ч' пни.mi i luiniMiKoll и четыре раза объясняется ув»
in прим'*'  ........   ми ikiiII и iiiiiijiciiiiM н канавке с зазором. Это доказ»

п и I i|i им iin(i|iiniii4 и. использования демпферов с канавкой дл 
* о лиц пни о м и п а  смазкой [I08J и уплотнения для увеличения сил* 
и'мпфпроишшя.

Ма рис.3.9 показана зависи 
мость расхода смазки из торцо 
демпфера от параметра Ss , по 
строенная на основании зав» 
симости (3.7). Видно, что ра 
ход стремится к нулю пр» 
уменьшении зазора в уплота 
нии. Этот результат также соо> 
ветствует физическому смысл 
работы уплотнения и подтве» 
ждает необходимость разработ

Рис.3.9. Зависимость расхода смазки 
от параметра уплотнения J

ки наиболее эффективных уплотнений.

3.2. Демпфер с цилиндрической и торцовыми щелнми

Как уже отмечалось в гл.1, длинный демпфер имеет большу} 
демпфирующую способность, чем короткий. Однако в этом случа* 
необходимы уплотнительные кольца, усложняющие конструкции 
опоры. К тому же методика проектирования таких колец к настояще 
му моменту проработана недостаточно. Как отмечалось в работе [ 185} 
они подвержены износу из-за трения по контактирующим поверхно 
стям. Значит, ресурс такого демпфера может оказаться меньше ресур 
са опоры, и с течением времени характеристики длинных ГДД буду)

изменяться. Поэтому 
представляет интере! 
демпфер (рис. 3.10), в 
котором цилиндриче­
ский зазор ограничег 
по торцам щелями ве­
личиной 4 с и длиной Ьщ 
каждая, за счет чего 
создается повышенное

i
Z►

•'ос L_

Рис. 3.10. Схема ДТЩ
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I пдродинамическое сопротивление на выходе из демпфера. В даль­
нейшем будем называть такую конструкцию демпфером с цилинд­
рической и торцовыми щелями (ДТЩ). Демпфирование ДТЩ име­
ет промежуточное значение между длинным и коротким ГДД, но 
конструктивно он проще длинного и не имеет износа, поскольку 
контактное уплотнение заменено здесь бесконтактным.

3.2.1. Выбор расчетной модели ДТЩ

При решении задачи будем рассматривать двумерное течение 
жидкости в цилиндрической щели и одномерное радиальное в тор­
цовых щелях. Методика учета окружного перетекания в торцовых 
щелях изложена в работе [175], однако здесь она не приводится 
ввиду ее громоздкости. Для более детального исследования влия­
ния торцовой щели в данном разделе условия подвода смазки ана­
лизироваться не будут. Демпфер предполагается использовать в 
передней опоре КНД, где действуют большие динамические на­
грузки. В КНД рабочая частота вращения, как правило, не превы­
шает 500 1/с, зазор <5ь не более 0,2 мм, а вязкость смазки не менее 5 
ест. Поэтому для параметра инерции о; согласно выражению (1.12), 
получаем сг = 4, откуда следует, что силы инерции в этом случае 
можно не учитывать. Такая постановка задачи, изложенная в рабо­
те [51], позволяет получить аналитическое решение на базе уравне­
ния Рейнольдса (1.2), которое при этом имеет вид

д
д  (р

+
'  d '

1 д<р )

2  ' д 2  Р 
h 3 -------- = ffsin ^ , (3.17)

д  г 2

где z  - 2 z/L- безразмерная осевая координата, отсчитываемая в 
данном случае от середины демпфера; -1 <  z  < 1 .

Уравнение (3.17) является дифференциальным уравнением в 
частных производных эллиптического типа. Подробный обзор ре­
шения этого уравнения для подшипников скольжения приведен в 
монографии М.В. Коровчинского [87]. Здесь же отметим, что для 
демпфера конечность длины учитывалась лишь Н.Л. Зезиным [72] 
но методу Д.С. Коднира [80], который, однако, не позволяет осу- 
цествить предельный переход для длинного демпфера и дает при 
'./£)-»оо заниженные результаты. С.И. Сергеев [139] приводит вы-
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ражсиия для коэффициентов демпфирования демпфера конечной 
длины, которые получены в предположении малости s.

Решение уравнения (3.17) велось разделением переменных. Для 
осевой координаты получается точное решение в виде гиперболи­
ческого косинуса. По окружной координате решение велось раз­
ложением в ряд по собственным значениям по методу Галеркина. 
Такая методика разработана М.В. Коровчинским [87] для подшип­
ников скольжения и позволяет получить решение для любых ам­
плитуд колебаний и значений параметра LID. Для демпфера отли­
чие заключается в виде правой части уравнения Рейнольдса, кото­
рая при прямой синхронной прецессии имеет вид (3.17).

3.2.2. Определение гидродинамических сил 
и коэффициента торцовых утечек

Учет торцовой щели потребовал использования еще одного 
граничного условия для определения констант интегрирования 7?к в 
рядах Галеркина, заключающееся в равенстве расхода смазки qz

через цилиндрическую щель при z  — ±  1 и торцовую щель qT, 
причем здесь имеется ввиду расход, приходящийся на элементар­
ную дугу окружности [51]:

Ч г  =  Ч\. (3.18)
Расход qz определяется из формулы (3.7) теории смазки, а расход qj 
определяется соотношением [169]

S j  Р , (3.19)
Ч'' ~ 3/уЛ ,

In   ----------

где 8 Ж - торцовый зазор в демпфере (рис.3.10).
Подставляя соотношения (3.7) и (3.19) в уравнение (3.18) и 

переходя согласно равенству (2 .8) к безразмерному давлению, за­
пишем граничное условие (3 .18) в виде

р(<р, 1) = -  — П Н 2 , (3.20)
L dz

где Н  =  (1 + £'COS<p) 1,5, а безразмерный параметр П, равный

Р

 1_ _
1 - 2  L UIID
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I
In

8Ч. Ok: j 1- 2 /. / / )V »(
( i ’ii

характеризует соотношение гидродинамических соирппппгпнИ 
юрцовой и цилиндрической щелей.

Безразмерные силы FK и F ; получим, интегрируя расирсдсю 

мне давления по соотношениям ( 1.10) в виде

, f S H

, ле ■>. -  ь
sin s<p cos ip dq> j _ Pf s in s 0>sin(p  d(p 

F ~  ’ ' 2 J  (l + e c o s ^ )1,5(1  +  £  C O S  ( p ) ' '

F ro, Frf - коэффициенты нагруженности длинного демпфера;

дь  Cks -  соответственно собственные числа и функции задачи.
Для дальнейшего анализа введем относительные коэффициенты

/ . .  -  / *  ~ ■ А .  ■ Т ~• -  - р - ■ (3-22)
ГЗ ''«к '  Г/С

где коэффициенты нагруженности короткого демпфера.

Подставляя в соотношения (3.22) выражения для h T из

габл.1.3 , получаем для относительных коэффициентов

* ь . лк , ,  j f
/ л ~ /1 D * JL  2 е  I - I л   ̂ *2 / л - i

L . J L x . W с ,  ;
7Г£.' *•1 /  > = l

i)  у  \ -  E 2 3 ( D )  (I 2.- ] y' v  Rk .
L 1 2  +£

+ 1 ±L j M ^ _ L T - 2L $h 
2 V L J  £ ’ ГГ Я i d

4  Я У ( у / , :

,  / d Y i - с ’ 6 | ' d Y ( 1 - £  г )3 ^  Я,  . J  L  ^  ,
^ =6i 7 7— r d y  —x L  J  2  +  £  n ' \ L J  £  *=i Я  t V / э  y J=i

Величины/«„, / г5 , / Я(С , / л. представляют собой соотношение 
коэффициентов нагруженности демпфера с цилиндрической и тор-
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ннм'.шн ми ihmh i ini ii|>i|>miiit'ii i .1 ми n.ii р>женности длинного и Kij

1...........  1 Л Д  < ЫСИПДПО, 4 10 J Ra i  1 , <. 1 , f m  > 1 , 4  ^;1 .
I Начислим расход, возникающий при колебаниях вибратор 

I'исход через элементарную дугу определяется соотношений 
(.3.19). Записывая его через безразмерное давление, определяемо 
выражением (2 .8), получим

о 3" ° 2 п п ^  ч3 ёРЯ z =  г £?(1 -г е  cos ср) — -. (3.23)
2.L oz

Общий расход вычисляется интег рированием по окружност*
расхода через элементарную дугу

О  2 л
qd = — ] q :d<p . (3.24)

7Г
Подставляя в соотношение (3.24) выражение для расхода q. 

(3.23), получаем
пЗ 2л- д7>

\ H 2 ^ d c p .  
ч L п dz

Для удобства анализа введем относительную величину -  коэф­
фициент расхода q или коэффициент торцовых утечек

Ч = Чд > Чдк ’
гДе Ялк~ расход через короткий демпфер, горцы которого практиче­
ски не имеют гидродинамического сопротивления. Следовательно, 
коэффициент q показывает, как снижается расход через демпфер 
при возрастании гидродинамического сопротивления на выходе из 
демпфера. Очевидно, что <у<1. Окончательно для коэффициента 
расхода q получим

_ I D  ” ( / ш 2 ж
Ч — —  I  r k sli — Л k z Х С Ь J Н  sin s<p dtp .

2s L k=\ \ D  Д _1 n

Таким образом, имеем систему из двух коэффициентов и

f  Тд / r k и f TK ), характеризующих относительные силовые
характеристики демпфера, и коэффициент q , характеризующий
расход через демпфер. Малое значение параметра /7 соответствует 
случаю короткого ГДД, так как сопротивление торцовых щелей
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при этом мало. Относительные коэффициенты нагруженности для 
h o i  о случая равны

, . £ - ! Г А ' - 2 ±
F№ A D )  \ - е ' - ’ r A  A D )  \ - Е -

При больших значениях параметра II  сопротивление торцовых 
течей настолько велико, что течение в горцы практически отсутст­
вует, что соответствует бесконечно длинному демпферу. Для отно- 
i тельн ы х коэффициентов в этом случае имеем

, f  , i w  f*  J d ^ \ - e 2

^  Ик V ^  / 2 + с  г  ж ^ '  2+е
При полном охвате радиальная составляющая силы равна 0, а 

ишгенциальная в два раза больше, чем при половинном, поэтому 
для анализа достаточно рассмагрегь случай половинного охвата

3.2.3. Анализ теоретических результатов и сравнение 
их с экспериментальными данными

Оценим реальный диапазон изменения параметра П  в подшип­
никовых опорах роторов ДЛА. Для них характерны tV 4 c =  0,1...3 и
l.m!D = 0,01...0,2. Поэтому, согласно выражению (3.21), параметр П  
может изменяться в пределах от 10' до 5.

По приведенной методике были рассчитаны относительные ко­
эффициенты нагруженности. Результаты расчетов при и = 2 ... 5 
показывают, что с погрешностью, не превышающей 1% можно ог­
раничиться четырьмя членами разложения в рядах.

На рис. 3.11,а представлены расчетные и экспериментальные 
нноры давления, полученные при испытаниях на стенде СИД-1 [47]. 
Нидно, что теоретически рассчитанные амплитудные значения дав- 
чения на 15...20% выше экспериментальных. Это можно объяснить 
тем, что действительная форма торцовой щели отличается от рас­
четной из-за неперпендикулярности и неплоскостности образующих 
поверхностей, что ведет к увеличению торцовых утечек и сниже­
нию давления в зазоре. Имеет место сдвиг нулевой точки, т.е. дав­
ление в месте максимального зазора (<р = л) не равно нулю. Это 
объясняется неучтенными в модели силами инерции, которые, как 
отмечалось в гл. 2 , вносят асимметрию в эпюру давления.
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м j и l i f t  < i i  11 / lln m h o ,  ч 10 при // ■ 10 сопротивление торцовых ще- 
ici i  м о ж н о  i ic уплы вать и считать, что жидкость при колебания) 

вибратора свободно вытекает в горцы, поскольку в этом случа> 
/тк= 1. Тогда расчет можно вести по методике, изложенной в работе

- ____
/  0,2

------- /„.
/ /  0,5
fir < .1 -1ж - с  0,7 •

80

40

л
2  1к 1 1

Рис. 3.11. Результаты расчета ДТЩ: 32=170с ';Sn=0,32мм; <Д<=0,1мм

[87] для подшипника скольжения конечной длины. Коэффициенту^ 
достигает предельного значения/^ « 1 только при П  > 104. Следова­
тельно, увеличением сопротивления по торцам зазора достичь 
демпфирования, соответствующего длинному ГДД, практически 
невозможно, так как П  < 5. Однако можно существенно повысить 
демпфирование относительно короткого ГДД. Например, увеличе­
нием параметра П  до 0,1 достигается Д к я  5, т.е. демпфирование 
возрастает в 5 раз относительно короткого ГДД.

Увеличить параметр II  можно двумя путями - уменьшением ве­
личины осевого зазора 6 Ж или увеличением длины торцовой щели 
Lm. Зазор влияет на параметр II  в третьей степени, a Ьщ - в первой и 
к тому же Ьщ стоит под знаком логарифма. Поэтому эффективнее 
изменять параметр П  за счет осевого зазора.

Результаты расчетов, представленные на рис. 3.11,6, показыва­
ют, что зависимость коэффициента f.„ от параметра П  при неболь­
ших радиусах прецессии имеет крутой характер, но с ростом радиу­
са прецессии эта зависимость становится более пологой. Коэффи­
циент f K при П > 0,1 значительно (более, чем в два раза) уменьша-
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noi с ростом радиуса прецессии, что объясняется происходящим при 
ним увеличением сил в коротком ГДД.

3.3. Учет отклонения формы поверхностей зазора

Все методики расчета ГДД, приведенные в гл.2 и предыдущих 
разделах гл.З, получены в предположении идеально круглых по­
верхностей, образующих демпферный зазор. Однако в условиях 
опор роторов авиационных ГТД такое предположение не всегда 
гоогветствует действительности. Например, при работе некоторых 
двигателей наблюдалась повышенная овализация опоры турбины 
ИД. Даже при изготовлении овальность корпуса (разница диамет­
ров в двух взаимно-перпендикулярных направлениях) достигала 
(1.15 мм, что составляет почти половину демпферного зазора. Во 
время работы изделия овализация опоры по не выявленным до конца 
причинам еще более увеличивалась.

Поэтому целью исследований, содержащихся в настоящем раз- 
ic.ie. является анализ влияния некруглости поверхностей вибратора 
и корпуса на характеристики ГДД.

3.3.1. Предварительные замечания и 
обсуждение известных результатов

В действительности форма вибратора и корпуса отличается от 
цилиндрической. В продольном сечении наблюдается конусность, 
корсетность, бочкообразность, в поперечном сечении - некруг- 
иость, овальность, огранка и т.д. Так, уже отмечалось, что при из­
готовлении корпуса задней опоры турбины НД овальность достига­
ет 0,15 мм. Следует отметить, что втулка вибратора имеет гораздо 
меньшую овальность, т.к. она устанавливается на наружную обой­
му подшипника качения, которая выполняется с высокой степенью 
ючности.

Вопросам течения тонкого слоя смазки между гладкими по­
верхностями произвольной формы посвящен ряд работ. В работе 
179] в рамках классической теории рассмотрена задача о течении 
масляного слоя в радиальном подшипнике скольжения с некруглой 
вращающейся цапфой. Уравнение Рейнольдса решается методом 
I алеркина. Некруглость цапфы и ее смещение считаются малыми 
ш' сравнению с радиальным зазором подшипника. Особое внима­
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ние уделялось овальности цапфы, как наиболее практически важ^ 
ному случаю. Результаты расчетов показывают, что динамически* 
нагрузки на подшипник, вызываемые овальностью цапфы, растуч 
уменьшением относительного эксцентриситета и уменьшением от 
носительной длины подшипника L/R.

Отношение большой полуоси эллипса нагрузки к малой расте 
с увеличением относительного эксцентриситета и находится в npi 
делах 3...10. Эллипсы преимущественно ориентированы большо! 
полуосью в направлении статической нагрузки. Следовательно 
некруглость (овальность) цапфы подшипника скольжения может 
оказать существенное влияние на его динамические характеристи 
ки и послужить причиной вибрационной возбудимости ротора.

В работе [70] исследовалось сдавливание пленки в многокли­
новом гидродинамическом подшипнике скольжения и рассматри­
валось окружное течение смазки. Решение велось численным мето 
дом.

В диссертации Майорова Г.П. [95] рассматривались динамиче­
ские характеристики подшипника скольжения с учетом овальности 
цапфы. Решение было получено методом возмущения, а также вы­
числены коэффициенты жесткости и демпфирования.

В настоящей работе исследуется течение сдавливаемой пленки 
с коротком и длинном демпфере при прецессионном движении 
вибратора некруглой формы в некруглом корпусе, причем основ­
ное внимание уделено наиболее практически важному для опор 
ГТД фактору -  овальности корпуса. Задача решается в рамках 
классической теории смазки. Конвективные силы инерции в дан­
ном случае не учитывались, так как для задней опоры критерий 
инерции стне превышает 5.

Согласно результатам гл .2 настоящей работы силы инерции 
при этом не превышают 10% от общей величины гидродинамиче­
ских сил в демпфере. К тому же при пренебрежении в решении 
инерционными эффектами задача значительно упрощается. Появ­
ляется возможность избежать ряда ограничивающих условий, на- ! 
пример, условия малости амплитуды смещения по сравнению с 
величиной рабочего зазора. Уравнение Рейнольдса в данном случае 
решается непосредственным интегрированием. Однако вычисление 
интегралов в выражениях для сил сопротивления демпфера являет­
ся весьма трудоемким процессом и приходится применять числен­
ное интегрирование.
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3.3.2. Аналитическое описание профиля 
поперечного сечения вибратора и корпуса

11усгь профиль поперечного сечения вибратора и корпуса име­
ни произвольную форму (рис.3.12,а). Аналитическое описание за­
три получается через выражения для профилей вибратора и кор­
Н) с л. Поэтому вначале рассмотрим получение этого выражения для 
ниЛратора.

И полярной системе координат полюс О] совместим с центром 
илести поперечного сечения вибратора. Положение произвольной 
тики М контура поперечного сечения вибратора определяется 
полярным радиусом г и полярным углом <р. В работе [157] зависи­
мое п. г=г(ср) представлена конечным рядом Фурье:

П
г{ф ) = г0 + £ / i  sm (k ip  + a k ) ,  (3.18)

к = 2
где г0 -  радиус средней окружности, определяемый как

j 2/г
r0 = —  \r{<p)d<p;

2 71 *

I, ^Jak. +b. ; а к = arctg(a* I bA) - амплитуда и фаза к  -  ой гармо­

ники,

I 2'  I 2Гак = -  [г (<р )cos( к <р )d <рЛ = ~  \ г  (<р )s \n (k  <p)d <р.
*  о 7 1 о

Для фиксированного положения к из выражения (3.18) получа­
ем уравнение контура поперечного сечения вибратора, имеющего 
ыементарный вид некруглости

гк -  r 0 + rk s ’m(k<p + a k) ,  к= 2 ,3 , ...п. (3.19)
Гак, при к= 2 выражение (3.19) описывает овальность вибрато- 

|iii, к=3 трехвершинную огранку, к=4 четырехвершинную огранку и 
I д. (рис. 3 .12Дв,г). Отсутствие в выражениях (3.18) и (3.19) первой 
шрмоники (&=1) вызвано необходимостью выполнения условия сов­
падения центра тяжести площади с полюсом О) для каждого элемен- 
шрпого вида некруглости. Такое совпадение необходимо, так как 
мшько в этом случае уравнение контура идеально круглого попереч­
ного сечения будет иметь вид г(<р)=г0. Отсутствие смещения центра
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Рнс.3.12. К учету некруглости рабочих поверхностей ГДД: 
О, - полюс некруглого вибратора;
0 2- полюс некруглого корпуса;
0 3 - геометрический центр идеально круглого корпуса
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I и жести в полярной системе координат выражается известной 
формулой:

2xrt {ip) 2 irrk(q>)
|  J V 2 cos (p drdcp = J  j V 2 sin cp drdcp -  0  . (3.20)
o o  o o

Нетрудно убедиться, что условие (3.20) выполняется для всех 
трмоник, за исключением первой. Интегрирование показывает 
| /()|. что присутствие первой гармоники вызывает смещение центра 
Iижести по отношению к полюсу О] на величину /•] с точностью до 
ипичин порядка малости (/у/го)2.

3.3.3. Исходные уравнения и граничны е условия

Рассмотрим задачу о течении смазки, находящейся в тонком 
мпьцевом зазоре, образованном некруглым цилиндрическим кор­
пусом демпфера длиной L и радиуса R и некруглым вибратором 
юн же длины, совершающим прецессионное движение с постоян­
ной угловой скоростью Q  и радиальной скоростью e ( t ) , где t -  
нремя (рис. 3 .12,д).

При указанных в разд. 3.3.2 допущениях задача сводится к ре­
шению уравнения Рейнольдса для смазочного слоя (1.2) с гранич­
ными условиями (1.5), (1.6 ) или (1.9) для давления.

Пусть контур поперечного сечения вибратора описываете 
соотношением (3.19). Введем следующие обозначения:

Ri R4 -г, г -m ax - максимальная некруглость корпуса или вио-
j

pniopa; So= Ro-rQ -  средний радиальный зазор; ц" -  гтах(7?та х ) / ^ 0  - 
ошосительная некруглость корпуса или вибратора. Тогда (3.19) 
можно представить в виде

П
г(<р) =ги+С<¥(<Р). где f{<p) = Y / k  s in ^  + a k ) ¥ r k =rk l 8 Q. 

k=2

Введем систему координат х 0 3у жестко связанную с корпу-
юм демпфера (рис. 3.12,(3). Смещение полюса О] относительно 
тчки  От, обозначим е= 0 \O j, а смещение полюсов О] и О2 соответ- 
с I венно вибратора и корпуса обозначим d = 0 | 0 2. Координаты по- 
пюса От в координатной системе X O }Y  обозначим х к,у к .
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Определим величину зазора 8  в произвольной точке М виОрв 
тора, находящейся на угле (р от максимального демпферного зазо 
ра. В работе [103] показано, что зазор определяется по формуле

А = 1 +{\F(<p)-/(<р)]+^/(х* -ссохр? +(ук -csintp)2 с о б ( Ф  + ̂ -Д ) , (3.21)

где *к = х к 180 \ у к = у к / 8 0­
  D

В случае j  = у  = 0 Д=9 , d=e, F ( < p sin(к<р+ак ), = — .
к =2

/ j - l  +  £XOS#> +  & № - № ] ■  (3 .22)1

Поскольку координаты полюсов Oi и О? всегда могут быть зэ 
мерены, то и в случае смещения центра Оз и полюса СЬ зазор в 
демпфере может быть вычислен по соотношению (3.21), одна»’ 
вычисление для h при этом более громоздко. Поэтому в дальней 
шем, исключительно в целях упрощения, принималось хк =ук =0  ,
а зазор определялся по соотношению (3.22).

В случае, если имеет место только некруглость корпуса, то

h = 1 + гг cos <р + <£■ F{<p). (3.23)
Если имеет место только некруглость вибратора, то

h -  1 + e c o s< p -£  f {(p)-  (3.24]
В случае же наличия некруглостей корпуса и вибратора зазор 

определяется по соотношению (3.22). Таким образом, учет некруг­
лости корпуса не вызывает особых вычислительных затруднений и 
заключается в добавлении одного слагаемого в выражение для ве­
личины демпферного зазора. Отметим, что при Q=0 для зазора по­
лучается известное выражение h  — 1 + z c o s  (р .

3.3.4. Вывод уравнений течения жидкости в зазоре 
и определение реакции масляной пленки

Уравнение Рейнольдса (1.8) для короткого ГДД в данном слу­
чае имеет вид

' Lд 2 Р £Ф  'sin  <р + s '  cos <р f  т л 2

d z 2 h 3 D
(3.25;

где (') означает дифференцирование по безразмерному времени 
t — Q t , z  = 2 z !  L , a h определяется по выражению (3.22.). Проин-
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парировав (3.25) дважды и определив постоянные интегрирования 
mi фаничных условий (1.9), найдем безразмерное гидродинамиче- 
iniie давление в сдавливаемой пленке в виде

L V
Р = -

s(P'sin<p + s'cosq)

{ l  +  £  C O S  <p +
(3.26)

Таким образом, учет некруглости рабочих поверхностей демп­
фера выражается уравнением (3.26). Если параметр некруглости 
;■■(), то получаются уравнения для идеально круглого демпфера.

I идродинамические силы определим, проинтегрировав распре- 
цеиение давления по окружности вибратора согласно ( 1.10)

1 + Я  _  I (р\ + я  _

Fr -  |  I Pcos<pdtpciz, Fr = J J Psmcpdtpdz. (3.27)
- l  <p\ - l  <p\

Углы (p| и q>r-(p\+n определяю! границы зоны, где давление по­
ложительно. Угол <р\ определяется из уравнения 

е Ф ' sin (р -г е ' cos <р -  0
и виде

а>, = a r c tg  + 7С
1 е Ф '  1

(3.28)

Подставив выражения для Р  (3.26) в соотношения (3.27) и вы­
полнив интегрирование, получим

D
F и = — 

R 3 У

F T ■ к ш

А '
<Р\ +я

+ £ '.1 ?
<Р\ ♦ *

<р\ <Р\ ,

. I f
<Г\--п

+ £ ' J \ ]
<Р\ + * '

Ч>\ П ,

(3.29)

В случае овальности выражение для зазора (3.22) имеет вид 
h = \+£cos<p^c\R-, sinQ.(p+ 2 Ф+ а ) - r2 smQxp+2 Ф +ав )j,

где «кор, а„ - фазы второй гармоники корпуса и вибрато­
ра; RirR^fmax, f 2 ~r2/rmax - относительные амплитуды вторых гар­
моник корпуса и вибратора.

Для длинного ГДД уравнение (1.4) запишется в виде
д

б<р .
. з J P  \ „ ,  • ,/? —  = еФ  sin <р + £ cos q> .

d  (р
(3.30)

Проинтегрировав (3.30) дважды по (р, получим
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Р = s 0 ' j f  -  E 'j\°  + С, J 300 + С , .

Интегралы J 301, j \ ° , J°°  по своей структуре аналогичны инте*
г 11 г  02 т-20гралам .У3 . J 3 , .У3 , о которых говорилось выше, поэтому анали­

тически взять их, даже в случае, когда некруглость ограничивается 
только овальностью, затруднено. Поэтому здесь также необходима 
численное интегрирование. Окончательно выражения для сил при 
полном и половинном охвате имеют соответственно вид

р /  - г  ф< / I I I 2*  /20 |2?г _ Л / Ь 1 °
О М  3 |Q *" “ 3 |о Id  - 3

F j = e '< P j\T  + C \V JW
lo Id •'З

2?r

/II |2/r

0
•2 /r

- s v f r - c U U 0

2-r

где произвольные постоянные Cj^ для полного охвата и Cid для 
половинного определим из граничных условий (1.5) и (1.6 ) в виде

|2 л

г / ,4 d

10 2уг

J 3°0 |

S 0 'J ^  - s ' j \
C h —- 4 d  -

10

./ 00 2/r

Для анализа результатов также удобно ввести относительные 
коэффициенты, показывающие, во сколько раз силы в демпфере с
некруглыми рабочими поверхностями ( FR , F ’’ ) отличаются от 
гидродинамических сил в демпфере с идеально круглыми поверх­

ностями ( F r , F v ): f R -  F R / F r , f T = F tH / FT . Расчеты ве­
лись для s ’ ~ 0 . В этом случае для полного охвата радиальная со­
ставляющая гидродинамической силы равна нулю, а тангенциаль­
ная - в два раза больше, чем при половинном охвате.
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3.3.5. А нализ теоретических результатов

Зависимости относительных сил f R и / гЛ' от угла прецессии Ф
при параметре овальности С=0,4 показаны на рис.3.13. Очевидно,

что в идеально круглом демп­
фере J)' = / гк = 1, поскольку 
величина гидродинамических 
сил не зависит от угла прецес­
сии. В некруглом же демпфе­
ре, как видно из рис.3.13, от­
носительные коэффициенты 
представляют собой периоди­
ческую функцию от угла пре­
цессии с периодом Т=п. Их 
величина сильно зависит от 
угла Ф: при изменении Ф от О

О 90 180 270 Ф,град до 2 л / £ тах = 12, / г*т а х =5.
Гнс.3.13. Влияние некруглости Зависимость относительных
коэффициентов от угла прецессии для длинного демпфера имеет анало- 
I ичный характер и здесь не представлена.

Таким образом, главный вывод, который можно сделать из про- 
меденных расчетов: разработанной моделью можно пользоваться 
до параметра некруглости С, <0,4. При параметре некруглости 
0.4 величина гидродинамических сил для различных значений угла 
прецессии Ф и е отличается более, чем в 12 раз, поэтому сущест- 
иенной оказывается анизотропия характеристик демпфера. По дан­
ным работ [166,163] это может привести к потере устойчивости 
ротора и возникновению автоколебаний. Поэтому рекомендуется, 
чтбы  величина параметра некруглости не превышала 0,4, что в 
размерном виде соответствует значению овальности 0,16 мм при 
демпферном зазоре 0,1 мм. При этом под овальностью понимается 
шачение разности между наибольшим и наименьшим значениями 
диаметра в двух взаимно перпендикулярных направлениях.

Решение задачи о движении ротора в этом случае необходимо 
нести методом Рунге-Кугга, поскольку дифференциальные уравне­
ния движения нелинейны. Только в результате решения уравнений 
движения можно судить об устойчивости движения ротора.
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3.4. Влияние перекоса и нецилиндричносги втулки 
вибратора на динамические характеристики короткого ГДД

Течение смазки в демпферном зазоре, обусловленное смещени­
ем е втулки вибратора (рис.3.14) вдоль линии центров 0\02 со ско­
ростью ё и прецессией этой линии со скоростью Д  описываете* 
законом сохранения масс, выраженным скалярным уравнением не 
разрывности, и вторым законом Ньютона (принципом Даламбера),.' 
описываемым векторными уравнениями движения (уравнения На-| 
вье-Стокса). В прямоугольной системе координат эти уравнения 
имеют вид (1.1). При использовании этих уравнений делается ряд 
допущений. Течение жидкости обычно считается ламинарным и 
изотермическим. Допущение о ламинарности течения в демпфер 
ном зазоре и малом вкладе инерционных сил справедливо при не 
больших скоростях прецессии и большой вязкости смазки.

Использование таких допущений позволяет привести систему
(1.1) к обобщенному уравнению Рейнольдса (1.2).

Величина демпферного зазора, как правило, считается постоян­
ной вдоль координаты z и описывается выражением 

5=5ц+е cos (р,
где S0 - величина демпферного зазора при концентричном положе- * 
нии втулки вибратора.

В процессе эксплуатации поверхности, образующие демпфер 
ный зазор, подвергаются силовым и температурным деформациям, 
что приводит к нарушению их цилиндрической формы. В общем 
случае уравнение, описывающее форму демпферного зазора можно 
представить в виде

S(<p,z)=So(\ ±a"z)h, (3.31)
где а и п -  константы; h -  ( 1 +есо$(р).

В коротком ГДД при использовании питающей канавки 
(рис. 1.3, б) течение смазки преобладает в осевом направлении. В 
этом случае можно пренебречь первым слагаемым в левой части i 
уравнения ( 1.2 ), что при стационарном движении значительно уп­
рощает уравнение Рейнольдса:

3 дР
— ) = \ 2 f j e Q s \ n  (р. (3.32)

oz dz
Решение уравнения (3.32) в случае представления демпферного за­

зора согласно уравнению (3.31) выполняется численным методом.
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Для упрощения анализа рассмотрим частный случай линейной 
«■•формации поверхности демпферного зазора под углом 5| вдоль 
■к и г при расположенной с перекосом оси втулки -  вибратора 
(■м рис.3.14), что позволяет получить аналитическое решение. Ве- 
'шчина демпферного зазора в любой точке может быть представле- 
нм следующим уравнением: S(<p,z)=So + eco s^ -i^ z  -&2 zcos<P-

Введем дополнительные безразмерные геометрические параметры: 
Р, 3 ]Ы 2 3 0 ‘в 2 =& 2 l / 2 S 0 \ в=в; + в2соьщ в  =01 h; z = 2 z ! L .

Вида выражение для демпферного зазора будет S(tp,z )-с% (\-вг  )h.

В этом случае уравнение (3.32), описывающее распределе­
ние давления в демпферном зазоре короткого ГДД при стационар­
ном движении, запишется в виде

—  ( £ 3 — ) = 12ц [ е - { 3 \  + 3 2 )z}Q.s\n <р. (3.33)
д z dz

Дважды проинтегрировав уравнение (3.33) при следующих гра­
ничных условиях: Р=Рп при z  - - 1; Р - Р а при z = 1, 
где Р /7 -  давление смазки в питающей канавке, а Ра - давление ок­
ружающей среды, получим распределение давления в слое смазки в 
ниде

Р = Р /7 - ( Р /7 - Ра) ho /  к  + 0,25^/2L"sin<р [до е  - ho *'/ /  k )+
0,5So( & 1 +в?) (h2 - ho h  /  »o) ] ! { S ) h f ,
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- nl, г til . -
l ДС Izm J -  о » lm hnt( -  ~ 1 )•

- , ( i  - e i ) 3

— -) _
Интефалы вычисленные с точностью до в  ~ [99], приведены i 
табл.3.1

ТаблицаЗ.1
________ Значения i i t c i  ралов__________________________

iz0= z + l + l,59 (z 2 - 1) /0=2

/z/=O,5(z2 - l ) + 0 ( z 3 +1)

1фC
Jп

/z/= [(z 3 +1) + 2,25 в  ( z 4 -1 ) ]/3 /2=2/3

Составляющие гидродинамической силы при полном охват» 
найдем, интефируя давление в демпферном зазоре

1 2г 1 2­
F t = -Q ,5LR \cE \ P(z,(p)s\n(pdrp\ FR = -0 ,5 L R \d z  \ P(z,<p)cos<pd<p.

- 1 0  - 1 0

После подстановки пределов интегрирования при полном охвате 
втулки вибратора смазкой получим

0,4(0, + fl2 )fli]

г "  *o2 0 - * 2 ) LS ’ '
=  л 1 И А Р [ в 2 - с в х ] ^  e ) o.s j ( ( 3  35]

£
где АР=РП -Ра.

Потерями давления на входе в демпферный зазор пренебрега­
ем, вследствие небольших результирующих скоростей в области 
сдавливания пленки смазки для ГДД авиационных двигателей, что 
объясняется небольшими давлениями подачи смазки (Рп = 0 ,3 ...0,3 
МПа). Восстановлением давления на выходе из демпферного зазоря 
можно пренебречь, если давление Р„ не велико. В авиационных 
двигателях опоры роторов суфлируются и давление Ра близко 1 
атмосферному. Выше изложенное позволяет не учитывать местньк 
потери на входе и выходе из демпферного зазора.

Переходя к безразмерным параметрам, получим выражения для 
безразмерных составляющих гидродинамической силы в виде
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F  n X ~  [ £  -  0,4(6*] +  в 2 ) f t  ] 

F< =  \u\Ts12(1 - s LY'

-  лАР[в2 - e9\ ]
Fa =

12f
H i анализа уравнения (3.34) можно сделать вывод, что при ци­

линдрической форме втулки вибратора (f t=  0 ) выражение имеет 
предельный переход к уравнению для тангенциальной составляю­
щем при полном охвате смазкой без учета перекоса оси втулки- 
ииоратора цилиндрической формы (табл. 1.3). Таким образом, на­
личие перекоса оси втулки-вибратора (f t  ^ 0 ) не влияет на танген­
циальную составляющую гидродинамической силы при цилиндри­
ческой форме втулки вибратора. С целью анализа влияния неци- 
лимдричности втулки-вибратора на демпфирование в системе вве-

О в очем относительный параметр демпфирования / г - F T/  F r , где F T и
I , тангенциальные составляющие гидродинамической силы, рас- 
i читанные соответственно с учетом нецилиндричности втулки 
вибратора и перекоса ее оси к составляющей, рассчитанной без 
учета этих эксплуатационных факторов. Зависимости относитель­
ного параметра демпфирования от безразмерного угла конусности 
ft приведены на рис. 3.15.

Из графиков видно, что с ростом конусности втулки - вибратора
растет погрешность в оп­
ределении тангенциальной 
составляющей гидродина­
мической силы без учета 
конусности втулки -  виб­
ратора. Причем погреш­
ность для реальных конст­
рукций ГДД авиационных 
двигателей может дости­
гать 80 %.

Из анализа уравнения 
(3.34) следует, что при 
наличии конусности втул­
ки вибратора тангенци- 
атьная составляющая гид­
родинамической силы

1'иг.3.15. Зависимость относительного 
параметра демпфирования / / о т  
Лпразмерного угла конусности ft
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уменьшается с ростом параметров ft и ft. При большой конфузор-1 
ности демпферного зазора (ft>  0 ) и отрицательном перекосе оси 
втулки-вибратора (ft < 0) происходит перераспределение давления 
в слое смазки таким образом, что тангенциальная составляющая 
может принимать отрицательные значения. Это в свою очередь 
может привести к неустойчивости в системе.

Радиальная составляющая гидродинамической силы при пол­
ном охвате смазкой появляется как при нарушении цилиндрической 
формы втулки-вибратора, так и при перекосе ее оси. Зависимость

безразмерной ради 
альной составляющей 

гидродинамической 
силы от безразмерно­
го угла перекоса втул 
ки-вибратора пред­
ставлены на рис. 3.16.

Из графиков на 
рис.3.16 видно, что 
радиальная состав­
ляющая с ростом угла 
перекоса f t  втулки- 
вибратора линейно 
убывает. При выбран-1 
ном положительно!* 
направлении перекос! 
оси (см. рис. 3.14) 
радиальная состав 
ляющая может при-, 

нимать отрицательное значение при ft> ff t В этом случае ради-' 
альная составляющая по направлению совпадает с перемещением 
втулки-вибратора и может вызывать неустойчивость в системе при 
недостаточном демпфировании.

Выше изложенное справедливо для случая, когда демпфер 
ный зазор располагается с одной стороны от питающей канавки. В 
реальных конструкциях ГДД демпферный зазор организуют с обе 
их сторон от питающей канавки, поэтому необходимо рассматри­
вать отдельно каждую половину демпфера, а затем суммировать 
результаты. Теоретические и экспериментальные исследования, 
проведенные В.А. Марцинковским [99], показали, что при наличии
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шффузорного зазора в проточной кольцевой щели в изотропной 
шюре могут возникнуть автоколебания ротора даже при отсутствии 
п о  вращения. Аналогичные условия работы возникают в опоре с 
коротким ГДД без уплотнений демпферного зазора.

Следовательно, автоколебания ротора на таких опорах могут 
возникнуть даже в случае идеальной балансировки, когда прецес- 
(ия отсутствует. Границу устойчивости ротора определяет пара­
метр диффузорносги демпферного зазора

<9, = 9 ХЫ 2 5 о ,
|де 9\=arctg(Ah/L)\ И/г-величина нецилиндричности на длине 
демпфера L.
Для заданных параметров ft и Z /ft числа Рейнольдса, при которых 
начинаются автоколебания, составляют соответственно для лами­
нарного и турбулентного режимов течения [99]:

Re0= - 6Z/ft f t - 12 /ft ; Re J '24 = - 0 ,019Z/ft f t=  0 ,038 /ft.
Анализ устойчивости ротора показал, что в логарифмических 

координатах зависимости ее границы представляют прямые линии 
с угловыми коэффициентами к,— -1 для ламинарного и к ,—  0,24 
алятурбулентного течения.

Таким образом, использование проточных ГДД в опорах рото­
ров авиационных ГТД проблематично с точки зрения устойчивости 
ротора и обеспечения заданных динамических характеристик.

3.5. Учет технологических допусков изготовления 
демпферного зазора

Существенное влияние на динамические характеристики 
I ДД оказывает точность выполнения размера демпферного зазора. 
11ри проектировании гидростатического демпфера для опор ротора 
I НА главного двигателя возвращаемого аппарата «Спейс Шаттл» 
исследовалось влияние разброса величины демпферного зазора на 
динамические параметры и характеристики роторной системы 
[194]. Авторами исследований было показано, что при возможном 
варьировании за счет технологических допусков величины демп­
ферного зазора в интервале ft=25,4...63,5 мкм коэффициент демп­
фирования может изменяться в 2,5 раза. Анализ параметров, прове­
денный для демпферов опор роторов компрессоров ТРДД ПС-90А 
(рис.1. 11, д,е), показал, что разброс значений демпферного зазора
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II. n  0.IK2 мм согласно рабочим чертежам составляет 32 Ml 
ими о о or номинального значения. В этом случае при варьир^- 
нпп величины демпферного зазора, обусловленном технологи! 
скими допусками, при прочих постоянных параметрах, разор 
значений коэффициента демпфирования dk, рассчитанный по за*' 
симости из табл. 1.3 для короткого ГДД с полным охватом смазк 
составляет 73%.

На рис. 3.17 представлены зависимости безразмерной тангс! 
циальной F t и радиальной FR составляющих гидродинамическ! 
силы, рассчитанные по обобщенной методике короткого ГДД (си 
раздел 2.3) опоры КВД ТРДД ПС-90А, от критериям при технолог 
ческом разбросе демпферного зазора (варьирование критерия сг).

Fr 
х 10‘

3

2

1

.  i i
Fr
xio2 
3 ■

■ 0=25.5 у / 2 -

1 .

__1 !

0 0,2 0,4 0,6 £ 0 0,2 0,4 0,6 £

Рис. 3.17. Зависимости динамических характеристик ГДД 
ТРДД ПС-90 от относительного эксцентриситета

Из графиков видно, что для безразмерной тангенциальной со 
ставляющей F t при £-=0,6 разброс составляет 25%. Учитывая, что 
размерное значение составляющих гидродинамической силы имеет 
функциональную зависимость от демпферного зазора в виде
F= 12ц£Ж 'Ь F  /до', разброс характеристик для F T достигает 80%.

При изготовлении ГДД опор роторов для обеспечения задан­
ных динамических характеристик с погрешностью, не превышаю­
щей ±  15%, необходимо уменьшать допуски на выполнение демп­
ферного зазора до 10% от его номинального значения. Этого можно 
добиваться путем увеличения номиначьного значения демп-
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ферного зазора и ужесточения допусков на изготовление втулок 
статора и вибратора. Однако величина демпферного зазора ограни­
чена радиальными зазорами в компрессоре и турбине.

Известно, что увеличение радиального зазора по концам лопа- 
|'ок компрессора приводит к снижению его КПД на 1 ...2% , а запаса 
газодинамической устойчивости ДКУ на 3%. Следует отметить, 
что по опыту доводки двигателя RB-199 [158] с малыми размерами 
проточной части, такое увеличение зазора привело к снижению ДКУ 
на 8%.

В связи с этим не рекомендуется проектировать ГДД с демп­
ферным зазором более 0,2 мм. Выполнение допусков даже по пя­
тому квалитету при изготовлении втулок, образующих демпфер­
ный зазор, которые, как правило, имеют диаметр больше 150мм, не 
позволяет достичь необходимой точности обеспечения динамиче­
ских параметров и характеристик ГДД. В массовом производстве 
для обеспечения заданной точности величины демпферного зазора 
можно рекомендовать использовать селективную сборку. Для экс­
периментальных же конструкций демпферов и мелкосерийного 
производства можно добиться необходимого повышения точности 
обеспечения величины демпферного зазора путем введения зави­
симого размера для втулки вибратора, когда ее номинальный раз­
мер задается после изготовления, установки и обмера статорной 
втулки. В случае, когда втулкой - вибратором является наружное 
кольцо подшипника качения, как, например, в турбине ТРДД Д-18 
(см.рис. 1. 11,а), то необходимо окончательно шлифовать статорную 
втулку 5 после ее запрессовки в корпус опоры. Это особенно акту­
ально еще и по соображениям неопределенности распределения 
между корпусом опоры и втулкой статора натяга, с которым осу­
ществляется монтаж последней.

3.6. Учет запрессовки статорной втулки ГДД в корпус

Для исключения утечек смазки по стыку между корпусом опо­
ры и статорной втулкой 2 (см.рис. 1.3,б), последнюю обычно за­
прессовывают с натягом, обеспечивающим герметичность соеди­
нения при рабочей температуре. В качестве примера рассмотрим 
конструкцию опоры КВД ПС-90А (см.рис. 1.11 ,е).

Радиальный натяг для среднестатистических параметров опре­
делим по зависимости
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AR-  (аш -  a cm)R (tmax- t0) ~  0,19 мм, 
где але=2,1. . .2,8-10'51/град и о^=1,1... 1,3-10'5 1/град- коэффициенты ли­
нейного расширения магниевого сплава и стали, соответственно; 
#=115.5мм -наружный радиус статорной втулки; tmm= 130° С - максима­
льная допускаемая температура статорной втулки; /у=20° С- температу­
ра статорной втулки при нормальных условиях окружающей среды.

Определим контактное давление Рк, возникающее от такого на 
тяга, для чего воспользуемся соотношением [ 111]:

МПа и £от=2-105 МПа- модули Юнга магниевого сплава и стали 
соответственно; R\ =160 мм- наружный радиус корпуса; /?2= 112,5 
мм- внутренний радиус статорной втулки.

Теперь определим деформацию AR2 по внутреннему диаметр) 
статорной втулки демпфера [160], возникающую вследствие натяг* 
при температуре, соответствующей нормальным условиям окру­
жающей среды:

Следовательно, после запрессовки статорной втулки и остыва­
ния до нормальной температуры окружающей среды величин* 
демпферного зазора будет составлять ^=0,02...0,05 мм.

Такое уменьшение демпферного зазора приведет к значитель­
ному увеличению демпфирования, и упругодемпферная опора бу­
дет работать как жесткая стойка на режимах разгона, пока двига­
тель еще не прогрелся.

На рабочем режиме, после прогрева двигателя, радиальный на­
тяг должен уменьшиться до величины, обеспечивающей герметик 
ность стыка,

г де Гр=100° С -  рабочая температура статорной втулки.
В этом случае, согласно уравнениям (3.36) и (3.37), контактное 

д а в л ен и е  / \ . = 1 , 6 8  МПа и деформация втулки статора по внутренне­
му радиусу составит AR2=0,035 мм. Следовательно, при изготовле­

(3.36) 

=2,69-10'4 1/МПа,

где v= 0,3 -  коэффициент Пуассона для металлов; £„,.=0,43-105

AR2 =
2 P KR

=0,13 мм. (3.37)
E cm[ \ - ( R / R 2 )2 ]

А р — (&мр &ст) &0тах~ tp )  0 ,0 5  М М ,
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нии статорной втулки необходимо делать припуск в радиальных 
размерах R и R2 на 0,35 мм, иначе при запрессовке в корпус опоры 
на рабочем режиме величина демпферного зазора будет 
(5ь=0,115...0,145мм. Погрешность в обеспечении коэффициента 
демпфирования может достигать 120%.

Для снижения влияния деформации от запрессовки необходимо 
увеличивать толщину статорной втулки до 4,5...5 мм. При этом на 
рабочем режиме возрастает натяг в соединении с корпусом опоры 
на 5...7% , а деформация втулки по внутреннему диаметру умень­
шится на 2 0 .. .30%.

С целью исключения влияния деформации от запрессовки не­
обходимо устанавливать статорную втулку по наружной цилинд­
рической поверхности с зазором в корпус опоры и фиксировать в 
осевом направлении. Для устранения утечек из каналов подвода 
смазки через радиальный зазор его необходимо уплотнять резино­
выми кольцами по торцам.

3.7. Учет шероховатости рабочих поверхностей 
демпферного зазора

Важным технологическим фактором является качество обра­
ботки поверхностей, образующих рабочие зазоры. Вопрос о влия­
нии шероховатости на динамические характеристики ГДД не яв­
лялся актуальным до тех пор, пока в качестве рабочей жидкости 
использовались минеральные и синтетические масла, у которых 
коэффициент динамической вязкости составляет 103. .. 105 Нм/с2. 
Это позволяло получать оптимальные значения коэффициента 
демпфирования при величинах демпферного зазора <%>0 , 1мм.

При проектировании демпферов опор роторов турбонасосных 
агрегатов подачи жидкого кислорода [194] или криогенного топли­
ва, например для ТРДД НК-88 самолета ТУ-155 [45], потребная 
величина демпферного зазора составляет <%=25...80 мкм. При ра­
боте демпфера с относительным эксцентриситетом е  -0 ,5  величина 
слоя смазки может уменьшиться до 12,5 мкм, что соизмеримо с 
суммарной максимальной величиной шероховатостей Rzi +RZ 2 по­
верхностей, образующих демпферный зазор.

Влиянию шероховатости на работоспособность подшипников 
уделялось большое внимание в течение последних 30 лет. Извест­
ны многочисленные работы [88,120,134,153,170], посвященные

171



анализу в л и я н и и  ш е р о х о в а т о с т и  поверхности на среднее давление 
и несущую с п о с о б н о с т ь  подшипников в условиях гидродинамиче­
ской смазки.

Впервые Рой и Элрод выявили влияние одномерной шерохова­
тости обеих поверхностей рабочего зазора на несущую способность 
подшипника [134]. В работе [153] авторами было показано, что об­
ласть применения уравнения Рейнольдса ограничена, поэтому в 
случае, когда толщина смазочного слоя соизмерима с расстоянием 
между элементами шероховатости, необходимо использовать урав­
нение Стокса. Однако, Чжоу и Сейбл [170] доказали справедли­
вость применения усредненного уравнения Рейнольдса для гидро­
динамической смазки, когда шероховатость представляет собой 
случайную функцию продольной координаты с быстро затухающей 
статистической связью, а длина подшипника велика по сравнению 
с линейным масштабом корреляции микронеровностей. В этом 
случае среднеквадратичное отклонение от параметров гладкой по­
верхности определяет уровень влияния шероховатости поверхно­
сти.

Наиболее общую модель трехмерной шероховатости примени­
ли Патир и Чжен [120]. Они предложили метод получения усред­
ненного уравнения Рейнольдса с помощью средней величины рас­
хода смазки через зазор с изотропной и направленной шероховато­
стью поверхностей. Согласно их методике математическое ожида­
ние выражения толщины пленки смазки в формуле расхода заменя­
ется произведением ц/хИ 3 и ц/: И 3, где ц/х и ц/2 - коэффициенты рас­
хода, которые определяется в зависимости от вида шероховатости 
и значений скоростей вдоль координатных осей х и z. Коэффициен­
ты расхода, например, для поверхностей с изотропной шероховато­
стью хорошо аппроксимируются выражением [ 120] 

ц/г = (/4=1 - 0,9ехр(-0,56 h /ст,), 
где h - номинальная величина зазора, определяемая как расстоя­
ние между средними уровнями рабочих поверхностей;

сг( = yjcr? + сг| - среднеквадратичное отклонение совместной шеро­
ховатости поверхностей. Сложность данного метода заключается в 
определении коэффициентов расхода. Аналитически удобно опре­
делять номинальную толщину смазочного слоя как расстояние ме­
жду средними уровнями каждой поверхности. Первыми использо­
вали стохастический подход для решения уравнения Рейнольдса в
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радиальных подшипниках Кристенсен и Тондер [88], представив 
толщину смазочного слоя в виде h =h(tp^)+hs(£), где hs(£) стохас­
тическая составляющая, измеренная от номинального положения 
поверхности, а £ - случайная переменная, характеризующая шеро­
ховатую поверхность. В случае предположения о Гауссовском 
(нормальном) распределении шероховатости поверхностей, что 
справедливо при обработке рабочих поверхностей шлифованием 
или тонким точением, номинальное значение зазора определяется в 
виде/г -(%+Зо,. Можно доказать, что среднее абсолютное отклоне­

ние Rai= а ,4 2 1 п  =0,798сг, [86 ], следовательно, а, =1,25/?ш. Влияние 
шероховатости поверхностей будем рассматривать в области ма­
лых величин демпферного зазора, поэтому ограничимся рассмот­
рением ламинарного режима течения смазки и сделаем допущение 
о незначительном влиянии сил инерции на гидродинамику.

При использовании таких допущений гидродинамическая за­
дача для ГДД, в выбранных координатах (рис. 1.3), сводится к ре­
шению усредненного уравнения Рейнольдса в виде

—  ((/'ХЛ3 — ) + /? 2<//-/? 3 — ~  = 12/jR 2 (eQs'm cp + e c o s^ ) , (3.38)
dtp dtp '  dz~

где h =So + Зет, + e costp - величина номинального демпферного
зазора на угловой координате

Течение смазки в коротком демпфере (см. рис.1.3,6) преоблада­
ет в осевом направлении вдоль координаты z. В этом случае можно 
пренебречь первым слагаемым в левой части уравнения (3.38) и
оно примет следующий вид:

■)
ц /, h 3 -— = 12//(е О  sin tp + eco s tp). (3.39)

dz ~
При использовании в ГДД упругих изотропных элементов 

движение втулки-вибратора происходит по круговым орбитам, при 
этом е=0, а, следовательно, уравнение (3.39) еще более упрощает­
ся. Зададим граничные условия в коротком непроточном демпфере 
(см.рис. 1.3,б) в виде

Р -Р п  при z=L/2\ —  = 0 при z=0, (3.40)
dz

где Pfj- давление подачи смазки в питающей канавке.
Дважды проинтегрировав уравнение (3.39) с учетом граничных
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yi Jinmill ( МО), получим зависимость распределения давление в 
демпферном да зоре

Р =РП -6 ju e n [ (L /2 y -z 2] sm cp /y jji 3. (3.41)

В безразмерных параметрах уравнение (3.41) перепишется в виде

— — Я2f(0 ,25  -  z 2 )sin<p

П 2[1 -  0 ,9 ехр(—0,56 / сг)|(1 + Зсг)3(1 + ecoscp)2 
где а  -  с ,  I S Q - безразмерный параметр шероховатости. 
Составляющие безразмерной гидродинамической силы в ГДД 

найдем для случая симметричного расположения питающей канав­
ки, как изображено на рис.1.3,б, интегрированием безразмерного 
давления:

_  z 2 (<p) <02 O ) _

F T = -  j d z  j  P ( z , t p ) s i n  (pd(p ;
?| (<P) P |( : l

^2 (^) <P2 (z) _
Fr = -  I d z  j P(z,<p)cos(pd<p  >

z x(<p) <px(z)

где z ] (<p), <p\ ( z  ), z 2 (<p), <p>(z)~ координаты границы начала и
конца пленки смазки.

Рассмотрим случай половинного охвата втулки-вибратора смаз­
кой в пределах от л  до 2л. Выражения для безразмерных состав­
ляющих гидродинамической силы в этом случае будут иметь вид

f  = -------------------------- Е * -------------------- ; (з.42)
24(1 + Зст)[1 -  0,9 ехр(-0 ,56 / ст](1 -  гг2 ) 1>э

-  с 2 Я2
F r =  — Т Т -  (3-43)6(1 + Зсг)[1 -  0,9 ехр(-0,56 / сг](1 - е 2 ) 2

Из анализа выражений (3.42) и (3.43) видно, что безразмерные 
составляющие гидродинамической силы уменьшаются с ростом па­
раметра шероховатости, причем при значении параметра шерохова­
тости сг = 0 имеет место предельный переход к выражениям для 
идеально гладкого зазора (см.табл.1.3).
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мической силы f Rr от безразмерного параметра шероховатости а  . 
11араметр f R т представляет собой отношение составляющих гидро­
динамической силы, вычисленных без учета шероховатости (сг=0 ), 
к составляющим силы, рассчитанным по предлагаемой методике с 
учетом шероховатости.

Из графиков видно, что влияние шероховатости на динамиче­
ские характеристики необходимо учитывать при значениях пара­
метра шероховатости а  > 0,04, так как в противном случае погреш­
ность в определении составляющих гидродинамической силы будет 
более12%, что превышает погрешность экспериментального опре­
деления гидродинамического давления и сил в ГДД [234].

Рис.3.18. Зависимость относительной силы f KT 
от безразмерного параметра шероховатости о

Следовательно, для гидродинамических демпферов опор рото­
ров ГТД, в которых величина демпферного зазора больше 100 мкм, 
чистота обработки рабочих поверхностей должна быть не менее чем 
Ra= 1,25, а для ГДД турбонасосных агрегатов, в которых величина 
демпферного зазора 30...50 мкм, шероховатость рабочих поверхно­
стей должна быть не более Ra=0,63. В этих случаях значение пара­
метра сг < 0,04 и можно не учитывать влияние шероховатости при 
расчете динамических характеристик.
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3.8. Оценка влияния температуры 
на динамические параметры ГДД

В процессе работы двигателя температура в опоре ротора воз­
растает, что вызвано термодинамическим процессом, работой сил 
вязкого трения в демпфере и фрикционным нагревом подшипника 
качения. Влияние охлаждения -  смазки подшипников качения на их 
температурный режим исследовалось в ряде работ отечественных 
[52,144] и зарубежных [173] авторов. В то время как влияние темпе­
ратуры на динамические характеристики ГДД практически не иссле­
довалось. До настоящего времени расчеты гидродинамических 
демпферов, как определяющего элемента динамических параметров 
опоры, проводились без учета изменения температуры смазки в 
демпферном зазоре и его температурных деформаций.

3.8.1. Влияние температуры на величину демпферного зазора

Существенное влияние на составляющие гидродинамической 
силы, согласно уравнениям табл. 1.3, оказывает величина демпфер­
ного зазора.

Изменение величины демпферного зазора Д за счет изменения 
температуры составляет величину

ASu=ARc-AR„ (3.44)
где ARC и AR, - соответственно температурная деформация втулок 
статора и вибратора. Здесь AR,=a,R,At, гдеа,- коэффициент линейно­
го расширения материала втулок вибратора и статора; R -  радиус 
соответствующей втулки.

Термодинамический процесс в ГТД на установившемся режиме 
приводит к равномерному прогреву пространства вокруг опоры. Ес­
ли гидродинамический демпфер непосредственно не контактирует с 
подшипником качения, как, например, в опоре двигателя Д-36 
(рис. 1.11 ,6), то температуру втулок статора и вибратора можно при­
нять одинаковой. Чтобы свести к минимуму влияние температуры на 
величину демпферного зазора, материал втулок статора и вибратора 
рекомендуется выбирать с одинаковым коэффициентом линейного 
расширения. С учетом этого, уравнение (3.44) примет вид

A So=a,At{Rc-R„)= a,AtS0.
Втулки вибратора и статора обычно изготавливают из высоко­

прочных сталей. Для сталей коэффициент линейного расширения в
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интервале температуры 20...100°С находится в пределах
1,05... 1,27-10"5 град’1 Увеличение температуры в опоре компрессора, 
например на 100°С, приведет к изменению демпферного зазора не 
более чем на 0,13 % , что практически не повлияет на динамические 
характеристики ГДД. Максимальное увеличение температуры в опо­
ре турбины может достигать 200°С, при этом демпферный зазор из­
менится не более чем на 0,25 %, что также незначительно повлияет 
на динамические характеристики демпфера.

3.8.2. Влияние температуры на параметры рабочей жидкости

Повышение температуры в демпфере приведет к снижению 
плотности и вязкости смазки. Зависимость плотности от температу­
ры может быть представлена в виде

р=Ро/(\+р,А  0 ,

I де р й и р -  плотность при температуре соответственно t 0 и I = t 0 +At;
//, =8  10 '41/°С - коэффициент объемного расширения [102].

Радиальная составляющая гидродинамической силы имеет прямо 
пропорциональную функциональную зависимость от плотности смазки. 
Следовательно, повышение температуры смазки на 100°С приведет к 
снижению , согласно уравнениям табл. 1.3, не более чем на7,5%.

Влияние температуры на вязкость смазки можно оценить по за­
висимости

р = р 0 ехр[-у(м0)], 

где р  и ро - коэффициент динамической вязкости соответственно 
при температуре t и to’, у  - коэффициент для смазок равный 
0,023...0,033 \ГС  [102].

Таким образом, изменение темперауры смазки всего на 3°С при­
ведет к изменению вязкости, а согласно уравнениям из табл. 1.3, - 
радиальной и тангенциальной составляющей гидродинамической 
силы на 10%.

Следовательно, при проектировании ГДД необходимо учитыват 
подогрев смазки, обусловленный термодинамическим процессом  ̂
двигателе. Повышение температуры может быть учтено путем тер- 
мпметрирования смазки, подаваемой в демпфер, на основных режи­
мах работы ГТД.
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Оценим плиямие на динамические характеристики ГДД повы­
шения температуры смазки в демпферном зазоре за счет тепловой 
энергии, выделяющейся из-за диссипации механической энергии j 
при колебаниях ротора.

Во многих работах по теории смазки [91,124] широкое распро­
странение получило предположение о том, что температура в несу­
щей масляной пленке изменяется в направлении лишь одной из ко­
ординат: или вдоль или поперек пленки. Первое допущение означа­
ет, что во внимание принимается только конвективный перенос теп­
ла, осуществляемый смазкой, движущейся в зазоре. Согласно второ­
му допущению конвекция не учитывается, а считается, что вся теп­
лота, выделившаяся при трении, отдается окружающим деталям по­
средством теплопроводности.

Естественно, что в общем случае имеют значение оба вида теп­
лопередачи, хотя в определенных условиях одним из видов можне 
пренебречь. Наиболее распространенное допущение, используемое 
при решении температурной задачи, является предположение о по­
стоянстве температуры по толщине масляной пленки. Обычно такое 
допущение обосновывается тем, что, если теплоотдачей от слоя пре­
небречь и тем самым рассматривать слой как теплоизолированный, 
то производные от температуры по координате на границах слоя бу­
дут равны нулю [91]. Отсюда делается вывод о равенстве нулю про­
изводной температуры по координате в поперечном направлении 
слоя по всей толщине пленки и, как следствие, о независимости тем­
пературы от толщины слоя.

При наличии больших окружных скоростей в подшипниках 
скольжения может наблюдаться значительная неравномерность тем­
пературы по толщине слоя смазки [124]. Однако эта неравномер­
ность снижается с увеличением расстояния от входа в зазор и оцени­
вается параметром %L , равным отношению безразмерной координа­

ты в направлении течения к числу Пекле P e-cppSo2 U/LAM., 
где ср и Аж~ теплоемкость и теплопроводность смазки; U - линейная 

скорость.
В работе [124] доказано, что при значениях параметра >1, мож­

но пренебречь изменением температуры по толщине слоя смазки.



Оценим значения параметра £ L для короткого ГДД. Реальные 
конструкции коротких ГДД авиационных ГТД имеют следующие 
пределы изменения геометрических параметров демпферного зазо­
ра: L=20...40 мм, <50=0,1...0,2 мм, s  =0...0,8. Максимальная рабочая 
кмпература используемой в авиационных ГТД смазки ИПМ-10 не 
превышает 220°С, поэтому всегда значения комплекса 
|■/,/>/Я>г< 1,78-107 с/м2. Если принять линейную скорость U -eQ , тогда 
шаченгя параметра £ Л =Ре~ ', подсчитанное по всей длине демпфе­

ра, £! <1 лишь при скоростях прецессии ротора £2> 2000 с 1. Так как 
ротор авиационного ГТД, как правило, совершает синхронную пре­
цессию, то в коротких ГДД, установленных в опорах роторов, вра­
щающихся с частотой до 2000  с ' 1 , можно принимать температуру 
постоянной по толщине слоя смазки.

В длинном ГДД температуру смазки (как и в коротком) будем 
принимать постоянной по толщине слоя смазки, так как течение 
происходит в окружном направлении, что значительно увеличивает 
длину пути, а согласно данным работе [124] с увеличением расстоя­
ния от входа в зазор неравномерность температуры снижается.

Тепло, выделившееся в демпфере, будем определять через ос- 
редненную по толщине слоя смазки мощность трения [124]

N = F U = F r e O ^ F R ё, 
где F- гидродинамическая сила сопротивления в слое смазки;

F г н F R - соответственно тангенциальная и радиальная составляю­

щая гидродинамической силы, определяемые, например, выраже­
ниями из табл. 1.3;
I - линейная скорость вдоль линии, соединяющей центры втулок
вибратора и статора демпфера;
г /2 - скорость, перпендикулярная линии центров.

Количество тепловой энергии, выделившееся за время г,

Qd=Nr=(F r  е D + F R ё )  т. (3.45)
Для круговой прецессии ё =0, поэтому при наличии упругого 

изотропного элемента вторым слагаемым уравнения (3.45) можно 
пренебречь. Выделившееся за счет диссипации тепло частично отво­
дится через стенки, а также уносится смазкой с утечками qd из
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демпферного зазора. Величина утечек определяет повышение темпе 
ратуры смазки в демпфере

Atd =N/(c и qd), (3.46)

где cv- объемная теплоемкость смазки; 
qd- объемные утечки из демпфера.

Даже если пренебречь отводом тепла в стенки демпфера, сраз) 
определить подогрев смазки не представляется возможным, .так ка* 
количество выделившегося тепла является функцией силы F T, кото­
рая существенно зависит от температуры смази. Поэтому задача ре­
шается методом последовательных приближений.

В качестве примера рассмотрим короткий демпфер опоры двига­
теля Д-36 (рис.1.11,6) с параметрами: L=30 мм; /?= 125 мм; <5o=0,li

мм; //=2-10"3 Н-с/м2: р-763 кг/м3; С,, =2,38 -  —  ; 2 ^ = 0 .1 2 6 -^ - .
кгК мК

Пусть этот ГДД работает с относительным эксцентриситетом j 
=0,4 на рабочем режиме с частотой прецессии i?= 5 3 0 c_1.

Чтобы обеспечить работу ГДД с температурой на Ato=0,\°Q 
больше, чем температура поступающей смазки, что не противоречит 
допущению об изотермическом течении, необходимо иметь утечки 
из демпфера, согласно уравнению (3.5), объемом всего 1 л/мин.

Согласно уравнениям табл. 1.3 при одинаковых физических па­
раметрах, демпфирование в длинном ГДД может быть в 100...300 раз 
больше чем, в коротком. Следовательно, чтобы температура смазки 
в длинном ГДД повышалась не более чем на Ata=0,1 °С, необходимо 
иметь уже утечки около 100 л/мин. Результаты экспериментальный 
проливок показали, что утечки в непроточных ГДД через уплотне­
ния по торцам демпферного зазора составляют 1.. .3 л/мин.

Расход смазки через демпферный зазор единичной ширины 
вдоль оси z (рис.2.19) при ламинарном течении в коротком ГДД оп­
ределяется зависимостью

S 3 dP
q , = -------------------- ,

12 /j  dz
где dP/dz= 12juezfAi\x\(q>)/53 - градиент давления в демпферном зазоре. 
Сделав подстановки, получим на выходе из демпферного зазора (z= Ы )

q: -  - eLH sm q)/2.
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Проинтегрируем последнее уравнение в пределах ОТ7Г до 2л, что 
соответствует области выдавливания смазки из демпферного зазора. 
Учитывая, что демпфер состоит из двух половин, а также что d(p= 
/Mr, получим выражение для расхода смазки через демпферный за- 
юр короткого ГДД в виде

2 /г
Я а = \q zd(p=RLe£2..

п
Для приведенных выше параметров короткого ГДД получим 

расход смазки qa=7,2 л/мин. В проточном демпфере весь этот объем 
вытесняется из демпфера. Следовательно, подогрев смазки за счет 
диссипации энергии колебаний в таком демпфере существенно 
меньше 0,1°С и его можно не учитывать в расчетах.

Для непроточных ГДД введем безразмерный параметр расхода

смазки qa = ——— . Теоретически область изменения параметра q0 
LRQR

для короткого непроточного ГДД находится в пределах 0<qd <\. В 
реальных же конструкциях имеют место утечки через уплотнения в 
демпферном зазоре, поэтому рассмотрим область изменения 
</rt=0 ,0 1 . . . 1.

Для оценки влияния повышения температуры в демпферном за- 
юре за счет диссипации механической энергии введем параметр от­
носительной тангенциальной составляющей гидродинамической 
си л ы /г,=./гг/7гт, где Fr и F T- тангенциальные составляющие, рассчи­
танные по зависимостям из табл. 1.3, соответственно с учетом подог­
рева смазки в демпферном зазоре и без учета подогрева.

Для смешанного ламинарно-турбулентного режима значения F '  и  

/•'г, определяются уравнениями (2.89)...(2.90). Учитывая, что в непро- 
Iочном ГДД лишь небольшая часть жидкости (5... 10%) уносится с 
у течками через уплотнения и пополняется через питающие отверстия, 
то при установившемся режиме работы расчетную температуру смаз­
ки для определения гидродинамической силы можно принять равной
I,, -tn I At о, где t„ - температура подачи смазки в демпферный зазор.

Расчеты тангенциальной составляющей гидродинамической си- 
п>| для непроточного ГДД с учетом подогрева в демпферном зазоре 

будем проводить с использованием значения коэффициента динами­
ческой вязкости /лр, соответствующего tp.

На рис.3.19 приведены зависимости от относительного эксцен-
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11 <Mt  h i  г  i и  t  t n  not. и icjibiibix тангенциальных составляющих J \r для 
ito|411 ми о (</) и f0 ‘ для длинного (б) ГДД при различных значениях 
параметра расхода qd .

Из рис.3.19,а видно, что для приведенных безразмерных опре­
деляющих параметров рассчитанные без учета теплообмена через 
стенки демпферного зазора значения _/*/ > 0,95 во всем диапазоне 
изменения относительного эксцентриситета. Таким образом, расче­
ты по изотермической модели ГДД дают погрешность, не превы­
шающую 5% в сравнении с расчетами по методике, учитывающей 
подогрев смазки.

В длинном демпфере (рис.3.19,б) параметр относительной тан­
генциальной составляющей гидродинамической силы f^r  нелинейно 
убывает с ростом параметра е. Следовательно, погрешность в опре­
делении составляющих гидродинамической силы без учета подогрева 
смазки в этом слу чае возрастает и при значениях параметра ц0 =0,1 мо­
жет превышать 60% .

6а

Рис.3.19. Зависимости от критерия е  относительной тангенци­
альной составляющей гидродинамической силы 

для непроточных ГДД: а- для короткого; б- для длинного

С уменьшением безразмерного параметра расхода погрешность 
в определении составляющих гидродинамической силы возрастает. 
Таким образом, для снижения температуры смазки необходимо уве­
личивать утечки из непроточного ГДД.
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3.8.4 Тепловыделение в подш ипниках качения

В большинстве конструкций ГДД (см.рис.1.3) втулку вибратора 1 
устанавливают непосредственно на наружное кольцо подшипника 
качения 2, а втулку статора 3 запрессовывают в корпус опоры 4. 
( мазка из демпферного зазора вытесняется в питающую канавку, 
откуда отводится через специальные каналы. В ряде конструкций, 
как, например, в опоре компрессора высокого давления ТРДД ПС- 
90 (см.рис.1.11,е), масло из питающей канавки поступает в форсунку 
для смазки подшипника качения.

Из-за фрикционного нагрева в подшипнике качения повышается 
температура масла, поступающего через систему каналов 5 для его 
смазки и охлаждения. Температура масла на выходе из подшипника 
качения определяется зависимостью [52]

1(1ых~ Lex 100(,) ду /сpf yj/i, (3.47)
где tax- температура масла на входе в подшипник, °С,

Q м - количество тепла подводимого к маслу, ккал/с; 

ср- теплоемкость масла, ккал/кг°С ; 
р -  плотность масла при температуре tLV=(teux+ tex)/2; 
qn- расход масла через подшипник, л/мин.

Тепловыделение (в ккал/с) в радиальном роликовом подшипнике 
при интенсивной струйной подаче смазки [52]

0 5В d n k u  _-t ^  / ' _7
Q П = К П (0,03qn е + !0  -10 dn-0,04). (3.48)

Здесь Я/>=(1,96-0,043с/п)10'6; 3 р  = 0 ,61 +10'7d«; «-частота вращения, 
об /мин; с/-диаметр отверстия подшипника, мм; Fr- радиальная на­
грузка, кгс;

К п : ^ 00" (1-04v-1) +0,01 1(1,0 4 v-\)/q „ , если и>9,6/

К ,, =1/[c7„(0’015(1’04v' 1) +0,015(1,04 и - 1 )///„], если v <9,6,

где v - коэффициент кинематической вязкости смазки, сст.
Тепловыделение в радиальных и радиально-упорных шарико­

вых подшипниках при интенсивной струйной смазке определяют (в 
ккал/с) по следующей эмпирической формуле [52]:
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у  ш  = К ,, [(2,2+! ,5q n) 10 ■ 2 е Хш d” +AQ Шг + A Q 1Ш],

1 3ц1 -7
где A Q UJr = 10 F r -0,03+1,2-10 dn - слагаемое, учитывающее
влияние на тепловыделение величины радиальной нагрузки;

Л ш = 1 0  6(],93-0,058<7„); =0,61 + 1 , 2 1 0  ^  dn;

ша =3,2-10"12 е0,45<?„ (d n /'4 F q - приращение тепловыделения при

действии осевой нагрузки F  а ; j= 0 ,7 6 3 -0 ,5 -10 dn-0,21-10"3 (/„3’33.
Тепловыделение зависит от прокачки масла через подшипник. 

Величина оптимальной прокачки масла определяется по зависимости [52]
-6

q n=qp+ 1,2-10  d mn, 
где qp =0,5(P<\); ^=1,0(1 </><5); qp=\,5{5<P<\5)-,qp= 2,0(15<Р<25); 
qp=2,5(P>25)- дополнительная прокачка (л/мин), зависящая от дина­
мической нагрузки Р, кН; d т - средний диаметр подшипника, мм. 

Расчеты температуры смазки на выходе для подшипников качения

t вы х,

Рис.3.20. Зависимость температуры на выходе из роликоподшипник 
от радиальной нагрузки при tBX=100°C

опор роторов ДЛА по зависимостям (3.47) и (3.48) показали (рис. 3.20), 
что температура может повышаться на Ю...40°С в зависимости от 
величины прокачки масла, радиальной нагрузки на подшипник и
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оборотов ротора. Это подтверждается экспериментальными данными 
дня подшипников, приведенными в работе [173], где также показано, 
'по температура по ширине наружного кольца шарикоподшипника 
распределяется не линейно, а имеет максимум на линии контакта тел 
качения с беговой дорожкой. Для роликовых подшипников распре- 
юление температуры по ширине беговой дорожки можно принимать 

по линейному закону. Следовательно, радиус наружного кольца 
подшипника со стороны выхода смазки может быть больше чем со 
стороны входа на величину AR„=anR„(t вых-1ек), где а„- коэффициент 
аинейного расширения колец подшипника; R„- радиус наружного 
кольца подшипника при температуре подачи смазки.

Применение в конструкции тонкостенной втулки вибратора, на­
прессованной на подшипник качения, в этом случае приведет к 
неравномерной деформации демпферного зазора. Следовательно, 
при проектировании гидродинамических демпферов это необходимо 
учитывать и ограничивать влияние температурных деформаций от 
фрикционного нагрева подшипников.

Наружное кольцо подшипника нужно устанавливать с гаранти­
рованным зазором во втулку вибратора, толщина которой должна 
быть соизмерима с толщиной кольца подшипника.

Подача смазки для охлаждения подшипника с двух сторон дает 
равномерное поле температуры по ширине подшипника. В этом слу­
чае расчеты показывают, что температура на выходе из подшипника 
будет ниже, чем для одностороннего подвода смазки при том же 
расходе при условии принятия ее равной средней арифметической 
между температурой входа и выхода из подшипника при односто­
ронней подаче.

При установившемся тепловом режиме все тепло, выделившееся 
в подшипнике, отводится маслом, т.е. Qfi-Q m > а при достаточной 
подаче смазки температуру наружного кольца принимают равной 
температуре смазки на выходе из подшипника [52]. В работе [173] 
было показано, что температура наружного кольца подшипника ка­
чения отличается от температуры смазки на выходе менее, чем на 
1°С, а через некоторое время температура становится одинаковой по 
толщине кольца.

Следовательно, при установившемся режиме можно принять 
температуру втулки вибратора, смонтированной на подшипник ка­
чения, равной температуре смазки на выходе из подшипника.
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3.8.5. Влияние тепловыделения в подшипнике качения 
на нара|Метры ГДД

На работающем двигателе в демпфере происходит теплообмен 
между втулкой вибратора и смазкой, находящейся в демпферном 
зазоре, а также между смазкой и наружной стенкой демпферного 
зазора. Принято считать, что количество тепла, приобретаемого или 
отдаваемого телом, при прочих равных условиях пропорционально 
поверхности тела и разности между его температурой и температу­
рой окружающей среды. Поэтому для практических расчетов уста­
новившегося теплового потока, отводимого от твердой поверхности 
к жидкости или подводимого от жидкости к твердой поверхности, 
исторически сложилась формула 0 = а мс(Тст-Тж)Зт, где аж - коэффи­
циент теплоотдачи жидкости; Тст - температура стенки канала; Тж - 
температура жидкости; S  - площадь омываемой поверхности; т- 
время.

По существу, эта формула является только некоторым формаль­
ным приемом, переносящим все трудности расчета теплопередачи на 
определение коэффициента аж.

Обычно для описания процесса теплообмена используются 
термодинамические критерии подобия:

Nu =сеж1о/Лж - критерий Нуссельта;

Pr -  jjcp j Лж - число Прандтля;

Re=CD0l()/v - число Рейнольдса, 
где to- характерный размер поверхности теплообмена; со0 - харак­
терная скорость. Коэффициент теплоотдачи в кольцевом зазоре оп­

ределяется уравнением а ж = [9 2 ]. в  зависимости от формы
' 2^о
зазора, направления и вида течения жидкости в демпферном зазоре 
критерий Нуссельта принимает различные значения.

Для ламинарного течения смазки в круглом канале при посто­
янной температуре критерий Nu =3,66 [92].

ВтДля рассматриваемого примера о0 =0,15мм, а Яж =0,126 - — ,
мК

тогда получим а ^ -1 ,5 3 7  кВт .
м 2К

При изменении температуры омываемой поверхности по ли-
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• кВтценному закону критерий 7Vm=4,36 и, соответственно, а  Ж=1,831
м2К

Для турбулентного течения смазки в круглом канале критерий 
11уссельта может быть рассчитан, для значений 0,5< Рг <200, с по­
мощью выражения [92]

„  0,023P rRe°’& „
Nu = ----------------—---------  ■ . (3.49)

1 + 2,\4R e (P r  - 1 )

В случае, когда короткий демпфер с приведенными выше физи­
ческими параметрами работает с эксцентриситетом е - 0 , 1мм при 
частоте /?= 1000с'1, получим значения критериев Re -2eLQp/p=27%9 
и P i - 38,9. Подставляя значения критериев в уравнение (3.49), полу­

чаем значениеМ<=38,4 и, соответственно, ar^~ 16 ,134.кВт
м 2К

Таким образом, в турбулентном потоке на порядок возрастает те­
плоотдача от стенок к жидкости и наоборот. Расчет теплоотдачи при 
турбулентном течении в кольцевой щели для Рг >0,6 и Re >7000 
можно вести по зависимости [92]

Nu=0,0\5Pr°A R e ° ' \D н /D н )0'25.

В коротком демпфере течение можно рассматривать как осевое 
в кольцевом зазоре. При течении смазки в осевом направлении в 
кольцевых каналах коэффициент теплоотдачи определяется по зави­
симости [92]

a а Ж{1 -0,14(D B/D H ) °'6}, (3.50)

где а  ж- коэффициент теплоотдачи в круглом канале; D н - внутрен­

ний диаметр, a D н - наружный диаметр канала.
В рассматриваемой конструкции ГДД при ламинарном режиме 

речения смазки в демпферном зазоре, для установившегося тепло­
вого режима, согласно уравнению (3.50), получим значение коэф­
фициента теплоотдачи а  ЖО=0,86 а  ж.

Рассмотрим тепловой баланс в опоре ротора, где короткий ГДД 
смонтирован на роликовый подшипник (рис.3.21).
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Рис.3.21. Схема тепловых потоков в опоре ГТД

При установившемся режиме уравнение теплового баланса моЖ' 
но записать в следующем виде:

с?,+ с?2-ез-с?4=о. _ (3.5П
Здесь в случае полного охвата втулки вибратора смазкой при ла­

минарном режиме течения Q , = 2 7 гЯвЬ а ж( Т в- Т ж)т, - количество теп­
ла, подводимое от роликоподшипника через втулку вибратора к

смазке в демпферном зазоре; Q  2= £ 2 R r  / S  - количе.
ство тепла, выделившееся в демпфере за счет диссипации механиче­
ской энергии; Q ~ \= 2 7tR cL а ж( Т ж- Т с) г, - количество тепла, отводимое |

от смазки через наружную стенку демпферного зазора; Qj~c v qa^AT | 
- количества тепла, уносимое с утечками из демпфера через уплот­
нения и каналы для смазки подшипника.

Подставив в уравнение (3.51) выражения для тепловых потоков в 
единицу времени, получим следующее выражение:
2n R L a A T e-T c)+n/icpQ 2 s 2 L 3 R / [ S ( \ - s ) 1,5 ] - cucpqdAT=0. (3.52) 
Здесь R=(Re i-Rc)/2 - радиус демпфера принимается для упрощения 
выражения; Т„— температура втулки вибратора; 7) - температура 
втулки статора; АТ=Теых -Т„, где Твых- температура смазки на выходе 

из демпфера; Т„- температура смазки, подаваемой в демпфер; /иср и
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Сцср- соответственно коэффициент диними'ич м >11 имзкости и объем 
пая теплоемкость смазки при температуре Тч, (/.,,, I Т„У 2.

Уравнение (3.52) решается относительно АТ  мсюдом иосмсдон.1 
тельных приближений.

В качестве примера рассмотрим короткий демпфер с хараыср 
ными параметрами, приведенными в разделе 3.9.3. Задавшись ю т  
ностью вычисления температуры 0,1К, и принимая температуру 
втулки статора равной температуре подачи ГЛ=393К смазки ИПМ- 
10, получим, что при qn = Яд ~ 3 л/мин подогрев смазки в подшипни­
ке будет 26,5 К, а в демпфере составит 10,8 К.

Следовательно, температура смазки на выходе из демпферного 
зазора установится 403,8 К, при этом ее вязкость изменится на 20%, 
что существенно повлияет на динамические характеристики ГДД.

При возникновении областей с турбулентным режимом течения 
необходимо определить границы областей с различными режимами 
течения, согласно уравнениям (2.81) и (2.82). В каждой области в 
зависимости от режима течения выбирается коэффициент теплоот­
дачи. Выражение для уравнения теплового баланса не приводится 
из-за громоздкости выражения тангенциальной составляющей гид­
родинамической силы при смешанном режиме течения (2.89).

На рис.3.22 приведены зависимости от безразмерного параметра 
расхода qd относительной тангенциальной составляющей гидроди­

намической силы для короткого непроточного ГДД j%'x -Fkx/FkT, где 
Ркх и FkT-  тангенциальные составляющие, рассчитанные согласно 
уравнению (2.89) соответственно с учетом подогрева смазки в демп­
ферном зазоре по среднему значению коэффициента динамической 
вязкости ц ср, соответствующего Тср, и без учета подогрева.

Из рис.3.22 видно, что относительная тангенциальная состав­
ляющая гидродинамической силы fkx увеличивается нелинейно с 
ростом относительного расхода смазки qd при всех значениях пара­

метра температуры подогрева в подшипнике Тп = 1вых/  tex, что приво­
дит к снижению погрешности в определении гидродинамической 
силы без учета подогрева смазки.

Из рис.3.22 видно, что погрешность при определении гидроди­
намических сил в изотермической модели течения смазки возрастает 
с увеличением параметра Тп и может составлять для реальных кон­

струкций коротких ГДД при qd -0,01 более 80%.
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Рис.3.22. Зависимости относительной тангенциальной составляю­
щей гидродинамической силы/* /  от параметра расхода смазки q d 

при полном охвате в коротком ГДД

Рассмотрим длинный ГДД как изогнутую щель с зазором а' 0 и 
шириной L. В этом случае [92] а ж = МиЯж /<>0 ■

При подогреве щели с двух сторон и линейном изменении темпе­
ратуры вдоль поверхности критерий Nu =8,24. Тогда огж=1,73

кВ т/м 2К , а при постоянной температуре Nu =7,5 и o r*=1575 

кВт/м2К .
Если обогрев щели происходит с одной стороны, то при посто­

янной температуре №<=4,86 и а  ж= 1,02 кВт/м2 К , а если температура 
поверхности теплообмена изменяется по линейному закону, то 
№<=5,40 и а ж=1,133кВт/м2К [92].

Влияние кривизны поверхности щели оценим по зависимости '

где £ изг" поправочный коэффициент для коэффициента теплоотдачи 
плоской щели, учитывающий кривизну [92].

2£о 
R '

(3.53)

190



Для реальных конструкций 1’ДД теометрические ппрлмефы 
принимают значения /?=30...130 мм, =0,15...0,4 мм. Iогда in 
уравнения (3.53) получаем £изг- 1,002... 1,029. Таким образом, н 
длинном ГДД кривизна щели влияет на коэффициент теплоотдачи 
незначительно. Погрешность вычислений без учета кривизны со­
ставит не более 3 % .

Тепловой баланс в опоре, где на роликовый подшипник смон­
тирован длинный ГДД будет также описываться уравнением (3.51). 
Однако тепловыделение из-за диссипации механической энергии в 
демпферном зазоре при полном охвате смазкой и ламинарном ре­
жиме течения (согласно данным табл. 1.3) запишется в виде

{)2= 2\щ 1аё LR" т  /  [<5(2+Г)(1  -£ Jf s].

Тогда уравнение (3.52) примет следующий вид:

2 jtRcnL аж(Тв-7’с)+24лц  d c L R 1/  [ё(2+ег)( 1 - е 1)0'5] - с v Я,АТ =0.

Решая последнее уравнение методом последовательных при­
ближений и принимая утечки смазки 3 л/мин, получим, что в демп­
ферном зазоре длинного ГДД с параметрами, такими же, как в при­
мере для короткого ГДД, подогрев смазки на выходе из демпферно­
го зазора составит А Т -  61,7 К.

В длинном ГДД для снижения температуры смазки до рабочих 
значений необходимо обеспечивать больший расход смазки через 
демпферный зазор, чем в коротком, поэтому рассмотрим область

изменения параметра q d =0,04...2.
Из рис.3.23 видно, что относительная тангенциальная состав­

ляющая гидродинамической силы /,)/ увеличивается нелинейно с 
ростом относительного расхода смазки qd при всех значениях па­

раметра температуры подогрева в подшипнике Т„ -l«hlx/tHX. Погреш­
ность в определении гидродинамических сил при изотермической 
модели течения смазки возрастает с увеличением параметра 7„ и 
может составлять для реальных конструкций длинных ГДД при 
qd =0,04 более 90%.
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Рис.3.23. Зависимости относительной тангенциальной 
составляющей гидродинамической силы/,,' 

от параметра расхода смазки qd
в длинном ГДД при полном охвате

Увеличение расхода через демпфер приводит к снижению тем­
пературы и соответственно погрешности в определении гидродина­
мической силы без учета подогрева смазки.

В результате проведенных в данном разделе исследований можно 
заключить, что при определении составляющих гидродинамической 
силы необходимо учитывать подогрев смазки в демпферном зазоре, 
обусловленный диссипацией механической энергии в длинном ГДД 
и тепловыделением в подшипнике качения, если втулка вибратора 
ГДД установлена непосредственно на его наружное кольцо.

Для снижения влияния подогрева смазки надо увеличивать про­
ток масла через демпферный зазор за счет использования специаль­
ных отводящих каналов.

Повышение в процессе работы температуры в опоре приводил к 
изменению геометрии демпферного зазора, что влияет на динамиче­
ские характеристики ГДД, поэтому для стабилизации величины и 
формы демпферного зазора необходимо разделять тепловые потоки 
между подшипником и гидродинамическим демпфером.

Этого можно добиться путем прокачки смазки через отверстия 
равномерно расположенные по окружности во втулке вибратора.
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3.9. Влияние деформации поверхности демпферного зазора 
на динамические характеристики ГДД

В опорах турбины и компрессора высокого давления, где 
повышенная температура смазки, для обеспечения требуемого 
демпфирования применяют длинные ГДД. Продольный разрез тако­
го демпфера представлен на рис. 3.24. В длинном ГДД демпферный 
зазор 1 по торцам уплотняют разрезными металлическими или рези­
новыми кольцами 2. Для подвода смазки в демпферный зазор через 
равномерно расположенные по окружности отверстия 3 конструкция 
должна предусматривать на наружной поверхности втулки статора 
4, толщина которой Я, проточку 5. Глубина h„ и ширина L„ проточ­
ки определяются расходом смазки через демпфер и количеством

водимого тепла.
Для снижения веса корпус 

опоры ротора компрессора из­
готавливают из алюминиевого, 
титанового или магниевого 
сплава, а втулки вибратора и 
статора выполняют тонкостен­
ными из легированных сталей.

В процессе работы двигате­
ля температура в опорах ком­
прессора может возрастать до 

Рис 3.24. Поперечный 120... 150°С что вызвано рабо-
разрез длинного ГДД чим процессом двигателя, ра­

ботой сил вязкого трения в 
гидродинамическом демпфере и фрикционным нагревом подшип­
ников. Если натяг в соединении втулки статора с корпусом опоры 
будет недостаточным, то так как коэффициент линейного расшире­
ния алюминиевого сплава практически в два раза больше чем ста­
ли, то в работе может появиться зазор между корпусом и втулкой 
статора над демпфером, где имеет место максимальная температу­
ра. С целью исключения температурных деформаций поверхностей 
демпфера из-за фрикционного нагрева подшипника, наметилась 
тенденция размещения демпфера не в корпусе опоры над подшип­
ником качения 1, а за ее пределами, как, например в опоре ком­
прессора ТРДД Д-36 (рис. 1.11,6). В этих случаях при работе демп­
фера происходит деформация втулки статора 2 под действием ди­
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мимически! о давления, что приводит к увеличению демпферногс 
iaiopa 3 (см. рис. 1.11,6). Наличие проточки 5 на наружной поверх' 
пости статорной втулки 4 (рис.3.24) также приводит в процессе ра 
боты к деформации поверхности под проточкой, толщина втулк» 
статора в этом месте будет hc=H-h„. В этом случае необходимо СО' 
вместное решение задачи гидродинамики, деформирования и проЧ' 
ности.

До настоящего времени такая задача не решалась из-за болы 
ших трудностей вычислительного процесса. Решение такой задачи < 
необходимой точностью возможно методом конечных элементов 
однако длительный итерационный процесс в совокупности с решв' 
нием гидродинамической задачи распределения давления в сло< 
смазки требует больших затрат машинного времени и оперативно? 
памяти. Появление у нас в стране персональных вычислительны* 
машин с объемом оперативной памяти 64...512 Мбт и быстродейст 
вием 350...800 МГц позволило решить такую задачу с помощьк 
программы ANSYS, использующей метод конечных элементов. Мв' 
тодика расчета состоит в организации итерационного процесса, f 
котором на каждом этапе решается классическая гидродинамиче' 
ская задача (определение эпюры давления в окружном и осевом на 
правлениях), а затем определяются деформации поверхностей вту' 
лок, образующих демпферный зазор, под действием этого давления. 
В каждой последующей итерации эпюра давлений определяется уж< 
с учетом изменившегося размера демпферного зазора. В качеств* 
реализации этой методики была написана подпрограмма для пакеи 
конечно-элементного анализа ANSYS. Она позволяет на основ! 
геометрических параметров ГДД, заданных в базе ANSYS, где так 
же находится конечно-элементная модель втулок, образующи* 
демпферный зазор, выполнять расчет гидродинамических сил.

При выполнении подпрограммы осуществляются следующие 
основные этапы:

- задание граничных условий, определяющих закрепление дв' 
формируемых втулок, образующих демпферный зазор;
- определение величин составляющих гидродинамической силь 
аналитическим путем по зависимостям из табл. 1.3 или 2.2;
- определение эпюры давления в демпферном зазоре по зависц 
мости (2.58) или из табл. 2.2;
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- пересчет давления в узловые радиальные силы и расчет вели­
чин составляющих гидродинамической силы численным сумми­
рованием в виде

п п
F r-^У  Psm(tp)AxAz и Гй= X Pcos(<p)AxAz.

Н Н
При суммировании отрицательные значения, полученные при опре­
делении динамического давления, обнуляются, что соответствует 
возникновению кавитации смазки. Обычно в области кавитации 
давление принимается равным давлению насыщенных паров, одна­
ко это значение не превышает 10"3 МПа и им можно пренебречь без
большого ущерба для точности решения. При определении состав­
ляющих гидродинамической силы численным методом необходимо 
оптимизировать число точек разбиения в окружном и осевом на­
правлениях поверхностей, образующих демпферный зазор, которые 
также используются в качестве узловых точек в базе ANSYS. Точ­
ность определения величин составляющих гидродинамической си­
лы возрастает с увеличением числа разбиений, но это, в свою оче­
редь, ведет к возрастанию времени расчета сил и общего времени 
при работе с базой. Деформацию втулки вибратора можно не учи­
тывать, если она напрессовывается на наружное кольцо подшипни­
ка качения, так как жесткость всего пакета велика. Оптимальное с 
точки зрения точности и времени расчета число окружных разбие­
ний втулки, образующей демпферный зазор, составило 160 точек. 
При уменьшении числа точек разбиения вдоль оси втулки с 40 до 10 
погрешность вычисления численным методом динамических харак­
теристик составила SFq' = 1,74% и SF? =0,95%.

Следовательно, увеличение осевого разбиения несущественно 
влияет на точность расчета составляющих гидродинамической си­
лы. Число точек осевого разбиения колец необходимо выбирать из 
условия обеспечения правильной формы конечных элементов, пом­
ня о приемлемом времени расчета.

Для исследований влияния различных параметров демпфера на 
величину составляющих гидродинамической силы оптимально ис­
пользовать число точек разбиений 20x160.

В качестве примера рассмотрим длинный ГДД со следующими 
физическими параметрами: Л=100 мм; Г=20мм; 1„=15мм; <5о=0,15 
мм; / 4i=2-1 О' 3 Н-с/м2; /3=1047с' '; Рп=0,5 МПа. Для упрощения задачи 
и уменьшения времени расчета рассматривается случай ламинарно-
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го течения смазки в демпферном зазоре при половинном охвате 
вибратора. Результаты расчетов приведены на рис.3.25

Рис. 3.25. Зависимости составляющих гидродинамической силы 
от толщины втулки под проточкой hc при £=0,5

Анализ результатов вычислений показывает, что при наличш 
свободы перемещения статорной втулки в радиальном направлении 
например при наличии широкой распределительной канавки, ошиб 
ка при определении динамических характеристик длинного ГДД бе: 
учета деформации в демпферном зазоре может составлять до 50°/ 
на рабочих режимах работы. Это необходимо учитывать при проек 
тировании гидродинамических демпферов.

Из графиков видно, что влияние деформации демпферного зазО' 
ра при наличии большой распределительной канавки в длиннол 
ГДД необходимо учитывать до значений толщины втулки статорг 
hc, равной 4 мм. В этом случае погрешность вычисления состав' 
ляющих гидродинамической силы превышает 10 %, соответствую' 
щих точности экспериментальных измерений динамических харак 
теристик [39].

Для распространения выявленных закономерностей на все уст 
ройства данного типа проведем исследование в безразмерных пара 
метрах, полученных на основании теории размерностей и подобия

196



Это позволит уменьшить число переменных, влияющих на динами­
ческие характеристики демпфера.

В качестве определяющих критериев подобия для длинного 
ГДД при половинном охвате вибратора смазкой без учета сил инер­
ции выбираем относительный эксцентриситет s=e/5o, безразмерный 
демпферный зазор (//-<% 7?, безразмерную толщину статорной втул­
ки Н  = hc /R. Пределы изменения безразмерных параметров при­
нимаем с= 0...0 ,7 , ^ /-0 ,0 1 5 ...0,05, Я  = 0,01...0,04.

В качестве определяемых безразмерных параметров рассмотрим 
относительные составляющие гидродинамической силы f := F тс /F ra 
и fn= П с /FRa. В этих выражениях индекс “с ” соответствует расче­
там с учетом деформации демпферного зазора, индекс “а " расчетам 
по аналитическим зависимостям из табл. 1.3 без учета деформации.

На рис.3.26,<т представлена зависимость относительной ради­
альной составляющей гидродинамической силы fR, а на рис.3.26,б -  
относительной тангенциальной составляющей гидродинамической 
силы f T от безразмерной толщины статорной втулки Я  для значе­
ний параметра ц/=0,03.

а б
Рис. 3.26. Зависимость относительных составляющих/ги f R 
гидродинамической силы от безразмерной толщины втулки

Из графиков видно, что уровень погрешности в 10 % при расче­
тах без учета деформации демпферного зазора достигается при ра­
боте с относительным эксцентриситетом е  = 0,7 при значениях па-
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раметра Н  = 0,02 для/ ,  и йг = 0,027 для /«. Для случая, когда ши­
рина распределительной канавки равна длине демпфера, количество 
определяемых параметров уменьшается до трех. Построим трех­
мерную поверхность, характеризующую границы области влияния 
деформации в демпферном зазоре на определяемые динамические 
параметры. В качестве границы выбирается совокупность опреде­
ляющих критериев, для которых значения определяемых динамиче­
ских параметров, рассчитанных с учетом деформации демпферного 
зазора, отличаются от аналитических на 10%.

Границы влияния деформации демпферного зазора приведены для 
тангенциальной составляющей гидродинамической силы на рис.3.27.

*Р

Рис. 3.27. Рельеф влияния деформации демпферног о зазора 
для тангенциальной составляющей гидродинамической силы

Для радиальной составляющей границы влияния деформации п| 
ставлены на рис.3.28.
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Значения определяющих критериев, при которых необходимо учи 
гывать влияние деформации демпферного зазора в длинном ГДД, ле 
жат ниже рельефной поверхности.

V

для радиальной составляющей гидродинамической силы

Исследуем влияние ширины проточки для распределения смаз­
ки на динамические характеристики длинного ГДД с параметрами, 
приведенными выше, для случая толщины статорной втулки под 
проточкой /зс= 1 мм.

На рис.3.29 представлены зависимости безразмерных тангенци­
альной и радиальной составляющих гидродинамической силы от 
относительного эксцентриситета е  при различных значениях пара­
метра к  = /,„ / L. характеризующего отношение длины распредели­
тельной проточки к длине демпфера

Верхние кривые на графиках рис.3.29 соответствуют состав- 
ияющим гидродинамической силы, рассчитанным без учета дефор­
мации демпферного зазора, а последующие - с учетом деформации 
при различной ширине проточки.
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Видно, что с увеличением параметра к растет погрешность в опре 
делении динамических характеристик без учета деформации.

Рис. 3.29. Зависимости безразмерных танг енциальной и радиальной 
составляющих гидродинамической силы от критерия с

Чтобы исключить влияние деформации демпферного зазора на 
динамические характеристики длинного гидродинамического 
демпфера во всем диапазоне работы, включая резонансные режимы, 
распределительную проточку рекомендуется выполнять в корпусе 
опоры, а не на статорной втулке. Статорная втулка должна запрессо 
вываться в корпус опоры с гарантированным натягом, превышающим 
температурные расширения, возникающие в процессе работы. Если 
статорная втулка имеет возможность деформироваться в радиальном 
направлении, то она должна выполняться с толщиной стенки, обес­
печивающей значение произведения параметров Ц/-Н > 8 1 0  .

Необходимо отметить, что зависимости составляющих гидродина­
мической силы от относительного эксцентриситета становятся практг 
чески линейными при значении параметра к= 1. Таким образом, конст 
руктивными методами можно получить длинный ГДД с линейными 
характеристиками в рабочем диапазоне до значений е=0,7.

Полученные в данной главе уточненные теоретические зависимо­
сти для динамических характеристик ГДД, учитывающие конструк­
тивные, технологические и эксплуатационные факторы, позволяют 
рассчитывать динамику роторной системы на ГДД более приближенно 
к реальным условиям эксплуатации.
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4. Динамика ротора на ГДД

Применение ГДД в качестве опор роторов авиационных ГТД 
требует тщательного изучения их влияния на динамику роторной 
системы. Неправильно спроектированный демпфер может усили­
вать нагрузки, передаваемые от ротора на корпус [79,100,132]. Ро­
торы современных ГТД, как правило, представляют собой динами­
ческие системы сложной конфигурации с произвольным располо­
жением масс и жесткостей. Решение задач динамики ротора произ­
вольной конфигурации на ГДД (в линейной постановке) при из­
вестных динамических характеристиках опор не представляет 
принципиальных трудностей. Однако даже при наличии ЭВМ с 
высоким быстродействием и большой памятью для этого требуют­
ся большие затраты машинного времени. Поэтому многие исследо­
ватели зачастую ограничиваются рассмотрением расчетной схемы 
симметричного гибкого ротора с одним диском [132,210,267].

В дальнейшем исследователи еще более упростили задачу и 
изучали колебания жесткого ротора, имеющего две одинаковые 
опоры. Такая постановка позволяет более детально оценить влия­
ние различных факторов в самом демпфере (например, давление 
подачи) на динамику ротора. Здесь и далее под термином “жесткий 
ротор” подразумевается ротор на упругих опорах, работающий до 
резонанса по первой изгибной форме, но проходящий резонанс, 
обусловленный жесткостью опор.

В настоящей главе согласно системному подходу анализ будет 
также вестись от простого ротора (жесткий) к сложному -  много­
опорный разрезной ротор с учетом ряда особенностей, характер­
ных для роторов авиационных ГТД.

4.1. Жесткий ротор

В ряде случаев ротор ДЛА может быть жестким. Например, ро­
тора КНД ТРДД Д-36 и ПС-90 имеют малую длину при большом 
диаметре. Однако именно в КНД возникают наибольшие динами­
ческие нагрузки вследствие больших размеров лопаток вентилято­
ра. Поэтому для снижения вибрации в таких случаях необходимо 
применять демпферы, вследствие чего вопрос о динамических ха-
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рак i('риг iпках жесткого ротора на ГДД весьма актуален при про- 
ек I иронании роторов современных ДЛА.

Как показано в предыдущих главах, ГДД могут быть различ­
ных типов (длинные, короткие, с цилиндрической и торцовой ще­
лями), но вопрос о том, когда и какие демпферы необходимо при­
менять, остается открытым. К тому же в известных работах 
[100,132,196] рассматривались только демпферы с вязким течени­
ем рабочей жидкости. Инерционные же свойства жидкости не учи­
тывались, хотя они, как показано в гл. 2 , значительны.

Поэтому в настоящей главе исследуются вынужденные колеба­
ния жесткого ротора на различных типах ГДД с учетом инерции 
смазочного слоя. Решение такой задачи позволяет подобрать тип 
демпфера, оптимальный для данного ротора.

Рассмотрим классический случай жесткого ротора массой 
2 тр , опирающегося на два одинаковых ГДД, которые на рис. 4.1,а

обозначены буквой d  и соответствующим условным изображением 
[103]. Всю массу ротора сосредоточим в середине ротора. Центр 
масс ротора СЬ смещен относительно его геометрического центра 
0 |  на расстояние Л. Поместим начало неподвижной прямоугольной

4.1.1.Уравнения движения жесткого ротора 
на упругодемпферных опорах

Y
Ф-П

6
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системы координат XOY в геометрический центр О обоймы кор­
пусной втулки статора демпфера и обозначим через х  и у  коорди­
наты геометрического центра вибратора, а через Х] и у\ -  координа­
ты центра масс вибратора. Вектор неуравновешенности, обуслов­
ленный наличием смещения А, вращается со скоростью со и угло­
вое положение его определяется величиной cot. В полярной системе 
координат положение геометрического центра вибратора будет 
определяться эксцентриситетом е и углом Ф. Учитывается также 
вес ротора mpg и действие упругих элементов или центрирующих 
пружин жесткостью С„„, где индекс «ои» означает «опора». О роли 
упругих элементов и разгрузочных устройств от веса ротора гово­
рилось в гл.1. Поэтому в настоящей главе при выборе расчетной 
модели опоры эти факторы будут учитываться.

Уравнение малых колебаний такой системы получим согласно 
принципу Даламбера, приравняв силы инерции /х и /у, действую­
щие со стороны массы ротора, силам, возникающим в УЭ и ГДД:

/  = С х  + F„ cos Ф -  F T sin  Ф  1 
1 * . (4.1)

Iу -  СопУ + Fr sin Ф + FT cosФ -  Mg]
где g  - ускорение свободного падения. Согласно рис. 4.1,6 коорди­
наты геометрического центра вибратора и центра его масс связаны 
следующими соотношениями:

Xi=x+zlcos<y/, y\=y+Asmcot. (4.2)
Подставляя соотношение (4.2) в уравнения (4.1), получим

трх + Сопх  + Fr  cos Ф -  Ft % т Ф -т рА о 2 cos со t 

m py  + Cony  + FR s in Ф + FT со?,Ф = трАа>2 sin<y t - m p g

Для решения системы уравнений (4.3) удобно перейти к поляр­
ным координатам (е, Ф), которые связаны с декартовыми соотно­
шениями (рис.4.1,6):

х= есоэФ, у= esin<£>. (4.4)
Дифференцируя выражения (4.4) дважды по времени, получим

х  = ёсоъФ - 2ёФ §тФ -  еФ ы пФ -  еФ2 соъФ 

у  = ё$,\пФ + 2ёФсо?,Ф + еФ со$Ф -еФ 2 sinФ -n ip g
(4.5)

. (4.3)

203



11и.ni"таили» со о тн о ш е н и я  (4.4) и (4.5) в систему уравнений 
(■I J ) ,  ум н о ж а я  каждое из уравнений системы на sin<Z> и cos(P, скла­
дывая и приводя подобные члены, получаем

mp(e-e<$)=-FR-Cone+AmJfi}cos(a>t-Ф)-гПр g s irK #
" ■ *> ’ . (4.6)

mp{e 0 + 7 e 0 )= -F T+Am[fiX sin( O J t- 0 ) -m pg c o s 0

Таблица 4.1 
Значения интегралов вида J ®2, j \ 1, J 20

2 2
l+ 2 s  £  s i r ^ P - b ^ - S s  )со !эд ]

( \ ~ £ 2)v0C  ' (1- £ 2)2(1- £ 2со ^ ) 2

2 £-COS3 <p,
2 О 2

( l - £  co sF р,)

J ? a  £ - s i n [1 + (гг " — 2 ) cos2 <7?,]

(1- £ 2) 1,5 (1-£Г ) ( 1 - £  ~COS2 <^,)2

а  -  ■

т/l - е "  пarctg--------------, если п!2<(р\<п
е  sin<p, 2

л  если (р\=п 
2 ’

/] 2
л -a rc tg --------------, если п<(р\<Ъп!2

s  sin^, 2

Системы дифференциальных уравнений (4.3) или (4.6) описы­
вают движение жесткого ротора в общем случае. Рассмотрим 
влияние демпфера на примере короткого ГДД при половинном ох­
вате. Силы инерции на этом этапе также учитывать не будем. Гид­
родинамические силы определяются по выражениям (3.29), соот­
ветствующие интегралы теории смазки приведены в табл. 4.1. Вво­
дя безразмерные параметры и подставляя в уравнения (4.6) выра­
жения для сил (3.29) с учетом данных табл. 4.1, получим уравнения 
движения ротора в виде
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♦  ̂ 2 
£ -  е Ф - Щ  cos( rft-Ф )-0&тФ -сд s £ -  2В ( s  J j2-r£ Ф ^ 'Д  ^  7^

£ Ф+2e Ф-U r f s'm(rj} - 0 ) - G c o s  Ф -2В  ( f / j '+ f  Ф./30)

Безразмерные параметры уравнений (4.7) описаны в таблице 4.2. 
Параметр <ур, фигурирующий в табл.4.2, характеризует рабочую 
частоту вращения ротора, что и отражено в наименовании индекса.

Таблица 4.2
Безразмерные параметры системы “жесткий ротор - короткий ГДД”

Параметр Физический смысл безразмерного параметра

В щ  M RL’ 

2т pS  0(Ор

Параметр, характеризующий 
демпфирование в ГДД

G =  g  ,
Параметр силы тяжести

f / — = А
А)

Относительный дисбаланс, 
и -  размерный дисбаланс

(О
7 = —

10р

Относительная частота вращения вектора 
неуравновешенной нагрузки

_  л1с / т Р 
(0S =

(0Р

Параметр, характеризующий жёсткость 
центрирующих пружин

Система уравнений движения (4.7) является системой обыкновен­
ных дифференциальных уравнений, точное аналитическое решение 
которой получить невозможно. Поэтому был использован числен­
ный метод интегрирования (метод Рунге-Кутта четвертого поряд­
ка). Решение велось при начальных условиях, имеющих малое, но 
ненулевое значение. Орбита движения вибратора строилась по 20 
точкам. Последние значения (х(20), у(20), х’(20), у (20)) принимались за 
начальные для следующего цикла. Полученная в результате вычис­
ления второго цикла орбита также запоминалась и сравнивалась с 
первой. При достижении заданной точности процесс счета при за­
данных параметрах системы (4.7) заканчивался.
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Определим диапазон изменения безразмерных определяющих 
параметров, входящих в табл.4.2. Такая оценка приведена в табл.
4.3. Следует особо оговорить величину параметра силы тяжести G. 
Его можно толковать следующим образом. Допустим, введением 
РУ или центрирующей пружины удалось разгрузить демпфер от 
веса с точностью Д % от веса. Тогда статическая нагрузка на демп­
фер уменьшается и параметр силы тяжести можно принять равным

Таблица 4.3
Оценка диапазона изменения безразмерных определяющих 
v параметров системы «жесткий ротор -  короткий ГДД»

4.1.2. Теоретический анализ динамики ротора с учетом его веса

fOp, So, Л " V и, сv от R,
с мм мм кг нс/м2 н/м м

400... 0 , 1... 0 ,0 1 ... 2 0 ... 0 ,0 0 1 ... 0 ... 0,05...
1000 0 2 0,2 200 0,01 ю 7 0,12

й=0.001 ..1; G=0,001 ...0,5; G=0,05...1,5; ?/ =0 ... 1,2 ; ет=0 ...1,2

G'=/3G. Например, если Д=10%, то G'=0,lG,T.e. введением разгруз­
ки можно снизить безразмерный параметр силы тяжести G. Если 
принять, что РУ можно настраивать с точностью Д= 1%, то мини­
мальное значение G понижается до 0,001.

На рис.4.2 показана стационарная орбита вибратора при нали­
чии УЭ с безразмерным параметром жесткости йт5=0,3 и G=0,01. 
Видно, что колебания происходят практически по круговым орби­
там, центр которых смещен вниз по оси у на величи­
ну у  — G  /  ггт2 = 0,1, определяемую жесткостью РУ или УЭ и не­

уравновешенной статической нагрузкой. Следовательно, при раз­
грузке от статической силы с какой-то точностью уменьшается 
величина смещения центра колебаний и снижается анизотропия 
характеристик демпфера. В рассматриваемом случае настройка РУ 
с точностью 10% приводит к смещению центра колебаний на 0,1 
рабочего зазора вниз по оси у, что вносит незначительную анизо­
тропию в характеристики демпфера и, по-видимому, может счи­
таться допустимым. Однако окончательный ответ на такой вопрос 
можно получить, только решив задачу об устойчивости колебаний
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с таким смещением. Наибольший из рассчитанных радиусов орбит 
достигался при т] =0,4, т.е. в районе резонанса, который возникает
при Tj =йт.=0,3, после чего радиус орбиты уменьшается до величины 
относительного дисбаланса £7=0,1, что также соответствует линейной 
теории колебаний [71].
Одной из возможных причин возникновения всплеска на орбите 
при tj  "0,6  может быть неустойчивость использованного при рас­

четах численного метода Рунге- 
Кутта. Использование другого 
метода -  метода предсказания- 
коррекции Хемминга-Милна не 
изменило результатов. Умень­
шение шага интегрирования в 
1000 раз, что обычно рекоменду­
ется при использовании числен­
ных методов [97], также не дало 
ожидаемого эффекта. В работе 
[96] авторы указывают на то, что 
в аналогичных задачах для рас­
чета динамики ротора на реаль­
ных подшипниках скольжения в 
сочетании с методом Рунге- 
Кутта был использован метод 

предсказания-коррекции Адамса-Моултона, необходимый для на­
чала расчетов. Для предсказания-коррекции использовались мето­
ды Адамса-Бошфорта и Адамса-Моултона четвертого порядка. В 
работе [203] сообщалось, что решение аналогичной системы урав­
нений велось методом Рунге-Кутта-Мерсона. Поэтому в дальней­
шей работе планируется использование указанных вычислитель­
ных возможностей.

4.1.3. Учет влияния сил инерции слоя смазки 
на стационарные колебания

Если рассматривать центрированный демпфер, в котором ста- 
гическое смещение, обусловленное весом ротора 2 m g, компен­
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сировано с помощью РУ или центрирующей пружины путем вве­
дения предварительного натяга

У с т = - 2 т р ё ' С оп > 
то вес в уравнениях (4.6) можно не учитывать. К схеме центриро­
ванного демпфера сведется решение задачи для двигателя самолета 
вертикального взлета и посадки или ротора ТНА ЖРД, работаю­
щего в невесомости. При таких предположениях система (4.6) за­
пишется в виде

тр (ё -е Ф 2) = -F r  - Сопе + А тра г  cos( со t -Ф )  

тр (еФ +2еФ) = - F : + А тр со2 sin( со t -Ф )

Как уже отмечалось, в ДЛА наиболее характерен случай пря­
мой синхронной прецессии, при которой ё -  ё - О  и Ф = Q = со . 
При таких предположениях система дифференциальных уравнений 
(4.8) преобразуется в систему двух алгебраических уравнений от­
носительно амплитуды колебаний е, или радиуса прецессии и угла 
сдвига фаз Фо между силой и перемещением (рис.4.1,а):

-  т ^ о ?  = -F r -  Согр  + А тр cos Ф0 

О = -F T + A mfft?  sin^J,

Перейдем и здесь к безразмерным параметрам, для чего левую 
и правую части системы (4.9) поделим на комплекс 5^со'р т р . Ос­

тавляя в правой части член уравнения, содержащий Фо, получим

FR + £ '(со2 -Г]2) -XJ-q1 co sФ0 

F  = U  г]1 s i n 0 o 

где U, г] , щ  — безразмерные определяющие параметры согласно 

табл. 4.2, F «T) -  безразмерная радиальная (или тангенциальная) 

составляющая силы в демпфере. Для FR(r) имеем

\ .  (4-10)
)

(4.9)

(4.8)



Возведя в квадрат обе части уравнений (4.10) и сложив первое 
уравнение со вторым, получим нелинейное алгебраическое уравне­
ние относительно амплитуды колебаний sr.

[ f r + £ [ а } - П 2) \ + f ] = U 2 i74 (4.12)
Поделив второе уравнение системы (4.10) на первое, получим

выражение для угла сдвига фаз
~ГТ

0 o = a rc tg =  —  — (4.13)
F r + £ ( ois - г ] ')

Важной характеристикой динамической системы является ко­
эффициент передачи усилия. Он показывает, во сколько раз ди­
намическое возмущение, возникающее в узле, усиливается систе­
мой "ротор - опоры" при передаче его на корпус. Коэффициент 
передачи усилия Т  рассчитывается по формуле

J ( F R + со? с ) 2 + f \ s > ----------  (4 ]4 )
U t]2 '

Если Г<1, то демпфер снижает амплитуду колебаний сравни­
тельно с жесткой опорой.

Тип демпфера (короткий, длинный, с цилиндрической и торцо­
выми щелями) определяют выражения для FR и Ft. Они берутся на 
основании результатов, полученных в гл.2 и 3, где учтены силы 
инерции жидкостного слоя и величины торцовой щели.

Для определения безразмерных сил, входящих в уравнения 
движения ротора, согласно (4.11), необходимо размерный коэффи­
циент (2.23) разделить на комплекс SaC0 2pm . Обозначив получаю-р р •
щийся при этом безразмерный параметр, как и в работе [ 100],

X ..Vв  =
4 т па>

Г -

р ~ р
(4.15)

и вводя критерий сг ( 1. 12), получим выражения для безразмерных 
гидродинамических сил в различных типах демпферов, приведен­
ные в табл. 4.4. Для сравнения характеристик длинного и коротко­
го ГДД определим соотношение между их длинами. Из рис. 1.3 
следует, что при ширине питающей канавки т
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L 3 = 2 A. +m = {2 + m / L K)LK. (4.16)

(4.17)
Оценим величину KL. В опорах ГТД ширина канавки 

л?=4...6мм и не должна превышать 20..30% длины демпфера, 
Гк=10...20мм, откуда имеем А^=2,2...2,3.

Как видно из соотношений (4.12), (4.14) и табл. 4.2 и 4.4, система 
«ротор-опоры» имеет 5 независимых параметров -  4 из них определены 
табл.4.2, а пятый критерий инерции а  определяется соотношением 
(1.12). Для длинного ГДД появляются дополнительные парамегры -  Dll. 
и К]. Если используется ДТЩ, то добавляется еще один параметр -П  
(3.21), характеризующий соотношение между гидродинамическими 
сопротивлениями цилиндрической и торцовой щели.

С точки зрения теории подобия и размерностей логичнее было 
бы ввести параметр демпфирования длинного демпфера

гак как его характеристики не зависят от LID. Тогда в выражениях 
для сил в коротком ГДД появился бы параметр LJD. С точки зре­
ния конструирования удобнее ввести параметр демпфирования ко­
роткого ГДД по соотношению (4.15), так как короткий ГДД проще 
по конструкции. Целью настоящей работы является создание мето­
дики выбора типа демпфера, поэтому в качестве определяющего 
взят параметр демпфирования короткого ГДД. Решение для корот­
кого и длинного ГДД при половинном охвате без учета сил инер­
ции было получено в работе [183].

Безразмерные определяющие параметры, как и в предыдущем 
разделе, имеют диапазон изменения, приведенный в табл. 4.3. Рас­
четы велись при одном значении параметра упругих связей т%=0,3, 
трех значениях относительного дисбаланса 17(0,1; 0,3; 0,5) и четы­
рех значениях критерия инерции <т(0, 10, 30, 40). Частота яг изме­
нялась от 0,1 до 1,2 с шагом 0,1. Параметр В  для короткого демп­
фера принимался равным 0,005; 0,01; 0,05.

В .=  ^  Ыс (4.18)

4.1.4. Анализ теоретических результатов
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Таблица 4.4
Выражения для безразмерных сил в уравнениях движения жесткого ротора

Полный охват
Короткий

Тг f ^ о 2 I F,. = — TcaBcnj —
е

с

Vi

^ П о ­
длинный

Д =к,в\ °
1 U .

Л м  = л а В дат] " 

^  = \2 л В дт} -

Vi ~ V 1 - s 2 ) Д

(2  + £• !)\/Г
Половинный охват

= 2В tj

Короткий 

ле 2 f 1 f 1
 . , , + — асгт] — In —
( 1 - г г 2 ) 1'5 3 ( г  U - £ \ j

+ £

F rk = 2 B tj
4 s '

( l - £ 2 ) 2 3

n  n 
+ — a o  — 

3

Fh -  В1 v) u0 a c r г
CO- d

\2

l-*2

Длинный

j f ,  1 . \+€  
+ / f  1------r In----

4  2^2 1 -c)
+3ns

n(]+2^)-3dd
(I-*2)2’5

Fid  = Bd
а ла
16̂

„ 2 е 2(СВ - г ?)2 +2т?2( \ - г 2)2
2nA ---------Ц----------------------------

О -,2)1’5
+ 12 с, ) - ^

о - , 2 )2

Демпфер с торцовыми щелями

F r t t  -  3  F d r \ 

КТщ = Щ )Т1

Ж /  Г)\ п D (
.  .  . t - A  к , \ - ) у с ^

(2 + ^ ) 0 - d )  KL{ L ) f t \  V D )d \

пе 1

(2+e2W l-e2 Ki
К Л -

Я а =1
i c v ,j

2

e
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На рис. 4.3 представлены результаты расчетов в виде зависимо* 
стей амплитуды колебаний е  (амплитудно-частотная характеристики 
-  АЧХ) и коэффициента передачи Г от частоты тп для короткого 
ГДД . Из результатов расчетов видно, если дисбаланс {/=0,3, то при 
половинном охвате возникают срывные режимы, выражающиеся и

Рис.4.3. Динамика жесткого ротора с короткими ГДД : 
— —  полный охват;- - - - - -  половинный охват

том, что уравнение (4.12) для определения амплитуды колебаний 
имеет до трех решений (рис. 4.3,а), причем устойчивым является 
решение с большей амплитудой. Такие режимы характеризуются 
также высокими значениями коэффициента передачи (рис.4.3,6).

Следовательно, высокие дисбалансы приводят к возникнове­
нию нелинейных эффектов в системе «ротор -  опоры». Учет сил 
инерции приводит к тому, что срывные явления пропадают (см. 
кривые при о=40). После резонанса амплитуда колебаний умень­
шается, приближаясь к величине относительного дисбаланса 
{/=0,3. Коэффициент передачи при частоте т) > 0 ,4 становится зна­
чительно меньше 1. Если демпфирование велико (Д=0,05), то 
срывные режимы не наступают и при больших дисбалансах 
{/=0,5. Однако в этом случае нет резонанса и АЧХ приобретает вид 
апериодического звена. Коэффициент передачи на рабочем режиме 
близок к 1 и эффект виброзащиты пропадает.

Таким образом, при половинном охвате возникают срывные 
явления, которые физически можно объяснить появлением ради­
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альной силы, обусловленной вязкостными и инерционными смой 
ствами смазочного слоя. В случае же полного охвата радиа нами 
сила обусловлена только инерционными силами, по пому имеем 
значительно меньшую величину, которой недостаточно для возбу­
ждения. Длинный ГДД и ДТЩ также имеют предельную величину 
относительного дисбаланса, до которой они работают без срывов.

Учет сил инерции при половинном охвате приводит к исчезно­
вению срывных режимов. Это согласуется с известным из теории 
подшипников скольжения фактом [127] объяснения устойчивости 
движения шипа в подшипнике при малых эксцентриситетах: такое 
движение должно быть неустойчивым без учета сил инерции и ус­
тойчивым с их учетом.

4.2. Разработка модели ротора авиационного ГТД 
для оценки влияния демпферов на его динамику

Для более детальных расчетов ГДД, проводящихся на стадии 
доводки двигателя, необходимо рассматривать модель ротора ГТД, 
адекватную его конструктивной схеме. Важность решения задач 
динамики ротора ГТД обусловлена необходимостью знания 
спектра собственных частот колебаний ротора во всем диапазоне 
частот вращения, а также определением амплитуд вынужденных 
колебаний ротора для оценки его прочности и работоспособности. 
В процессе доводки ГТД зачастую изменяется конструктивно­
силовая схема ротора, поэтому спектр собственных частот необ­
ходимо знать и на этом этапе создания ГТД с целью опреде­
ления оптимальных характеристик упругодемпферных опор.

В настоящее время существует ряд готовых программных 
средств, использующих метод конечных элементов, например па­
кеты ANSYS, PATRAN или NASTRAN, позволяющих моделиро­
вать роторную систему реального авиационного ГТД. Однако 
применение таких пакетов существенно увеличивает время подго­
товки данных и проведение расчётов.

Как уже отмечалось выше, наибольшие трудности при вибра­
ционной доводке возникают, как правило, по каскаду НД, так как 
ротор этого каскада проходит несколько критических частот. Такие 
ротора имеют от 2 до 4 опор. Поэтому актуальна задача исследова­
ния одновальной многоопорной роторной системы. В этом случае



м о ж н о  использовать метод начальных параметров в матричной 
форме [163,74], позволяющий получать точное решение, при этом 
учитываются гироскопические эффекты от вращающегося диска. | 
Однако при этом требуется введение ряда допущений при состав­
лении расчётной схемы ротора.

В результате анализа конструктивно-силовой схемы ротор# 
(рис.4.4,а) определяется та его часть, которая воспринимает изгба- I

ющие нагрузки. Остальные части представляются в виде масс, соЗ' 
дающих массово-инерционную нагрузку. Ротор разбивается на 
участки, ограниченные цилиндрическими и коническими поверх­
ностями, вводятся дополнительные узлы в местах расположения 
опор и массивных деталей, не входящих в вал. Колёса вентилятора 
подпорных ступеней и турбины представляются узлами, обладаю' 
щими массой, моментом инерции относительно оси вращения и 
оси, проходящей через центр масс колеса перпендикулярно оси 
вращения. По результатам разбиения рассчитываются параметры 
динамически эквивалентной модели и составляется расчетная схе 
ма ротора (рис. 4.4,6). Связь между векторами параметров в начагк

4.2.1. Составление расчетной модели ротора

«

Рис. 4.4. Модель ротора каскада НД ГТС-90А
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и конце элемента ротора, состоящего из узла и участка, описыва­
ется рекуррентной формулой

я, = Ц ( С Д _ , + ?,,) , (4.19)

где я. - вектор параметров после /-го участка; Д  - матрица пе­

рехода через участок; G, - матрица перехода через узел; Я(_, - век­

тор параметров до /-го узла; q : - вектор внешних воздействий в 

узле.
Таким образом, составление модели ротора заключается в оп­

ределении вида передаточных матриц, входящих в соотношение
(4.19), для каждого из участков ротора. Необходимо также опреде­
лить жесткость опор и возможных соединений элементов ротора.

Для расчета спектра собственных частот колебаний ротора в 
соответствии с методом начальных параметров необходимо поло­
жить вектор внешних воздействий в узле q t =  0  и перемножить

матрицы Д  и G, всех элементов ротора. Получившийся вследствие 
этого вековой определитель следует положить равным нулю, отку­
да и находится спектр собственных частот ротора. Далее рассчиты­
ваются собственные векторы задачи, которые определяют формы 
колебаний ротора.

4.2.2. Учет разветвлений ротора

Ротор компрессора НД является разветвлённой системой. Учёт 
разветвлений, содержащих вентилятор и подпорные ступени, за­
креплённые консольно на конических проставках, может быть 
осуществлён введением фиктивной сложной опоры [104]. Она 
представляется несколькими последовательно соединёнными упру­
гими элементами, массами, обладает эквивалентными силовой 
моментной и смешанной жесткостями и отличается от реальной 
сложной опоры граничными условиями.

Для наглядности упростим систему (рис.4.4,в). Будем считать, 
что диск 1 консольно закреплён невесомым податливым участком 
2 на абсолютно жёсткой диафрагме 3. Заменим разветвлённую сис­
тем у эквивалентной (рис.4.4,г). Здесь жёсткость упругого элемента 
сэ есть матрица жёсткости вида
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'; р <р L0

L v c ? v

где с<р, ср, Ср9 - соответственно моментная, силовая и смешанная 
жёсткости. Эта матрица связывает перемещения ротора и силовые 
факторы, действующие на ротор, следующим образом:

М ГР«9 C(p Z

Q j Cp Cptp <P

где М  - момент; Q- сила, действующая на ротор со стороны заме­
няемой части; z  - перемещение ротора; ср - угол поворота упругой 
линии ротора.

Для определения матрицы жёсткости рассмотрим векторы па­
раметров состояния ротора [74] в сечениях 0 и 1

M / / E J

Q / / E J

“ 11

<Р\ 1 
m ,i 2/ e j

Q J / e j

“ II

-i:

модуль упруго-

c , =  -
M l  сог - I a r  - M l 1 со2

J
M co2 -  M lco2

где / - длина консоли; E J - жёсткость консоли; Е 
сти материала; J  - момент инерции сечения.

Далее, учитывая очевидные граничные условия на свободном

конце консоли ( М  = О, Q=0), получаем для эквивалентной жестко­
сти при высокой жесткости диафрагмы выражение

(4.20)

где М  - масса диска, со- круговая частота колебаний, /  - момент 
инерции диска относительно оси, проходящей через центр масс 
диска и перпендикулярной оси вращения. Подробный вывод этой 
зависимости приведен в работе [104].

Анализ полученной зависимости показывает, что она имеет 
наиболее простой вид, когда диск, заменяющий отбрасываемую 
жёсткую часть ротора, помещается в центр масс отбрасываемой 
части (при этом /=0). Если заменяющий диск невозможно помес­
тить в центр масс, то в зависимости (4.20) сохраняются элементы,
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соответствующие смешанной жёсткости. Они представляют собой 
статические моменты, возникающие при переносе массы, умно­
женные на квадрат круговой частоты колебаний. В схеме ротора, 
представленной на рис.4.4,а, рабочие колёса подпорных ступеней 
располагаются на достаточно жёсткой проставке, поэтому их массу 
и моменты инерции можно расположить в узле, совпадающем с 
центром масс.

4.2.3. Ш лицевое соединение рогора

В роторах авиационных ГТД, особенно каскада НД, валы со­
единяются обычно элементами, имеющими шлицы (рис.4.4,а). Та­
кие соединения могут моделироваться упругим шарниром с ради­
альной с ш и угловой Ср жёсткостями. В работе [36] коэффициент 
угловой жесткости шлицевой муфты определяется по формуле

к E zb 4

9 295 m c o s a 0 ’

где т, b и ао -  модуль, длина и угол исходного профиля шлицево­
го зуба; z - количество зубьев; к=0 ,1 11 -  эмпирический безразмер­
ный коэффициент. Это соотношение получено на базе формулы, 
приведенной в сборнике [159]. В монографии Э.Д. Айрапетова и 
О.И. Косарева [28] указывается на недостатки этой зависимости и 
дается методика, согласующаяся с данными, изложенными в спра­
вочнике [122]. Кроме того, в статье [36] при определении коэффи­
циента угловой жесткости рекомендуется учитывать момент тре­
ния, возникающий при перекосе. Однако в работах [163,28] пока­
зано, что момент трения действует в плоскости, перпендикулярной 
плоскости перекоса.

Вышеизложенное заставляет усомниться в результатах статьи 
[36] и принять для расчетов методику [28]. В этом случае жест­
кость зубчатой муфты зависит от угловых размеров зоны нагруже­
ния зубьев /'для 0 <у<к и не зависит от у, когда все зубья нагруже­
ны, т.е. у-.т. В случае нагрузки всех зубьев соединения угловая и 
радиальная жёсткости определяются по формулам [28]

_ гсУ  . _ 1 . .

с„ 2 4  ’ с 'н 2 ~ С" '
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где сп=Ы1,, - жёсткость пары зубьев муфты;
1„=30/Е - удельная податливость зубьев.

Предельное значение угла перекоса q>„pet,, при котором все зу­
бья нагружены, определяется по формуле

<.о Гн

где Мкр - крутящий момент, действующий в зацеплении; r„=rcosoo- 
радиус основной окружности; г - радиус делительной окружности.

Если же в зацеплении нагружены не все зубья, то для опреде­
ления жёсткости зубчатой муфты с учётом угла у можно применить 
следующую итерационную процедуру:
• определяем жёсткость для у=тг,
• проводим расчёт ротора и определяем углы перекоса %
• по передаваемому зубчатой муфтой крутящему моменту Мкр и 

углу перекоса ^определяем новое значение у,
• если новое значение /  существенно отличается от ранее приня­

того, то расчёт повторяется.

4.2.4. Определение жесткости опор качения ротора 
и эквивалентной жесткости редуктора

Величина жесткости подшипников в справочной литературе не 
приводится, даются только зависимости перемещения внешнего 
кольца относительно внутреннего от усилия, действующего на 
наиболее нагруженный элемент качения. Податливость вычисляет­
ся разложением зависимостей перемещения по усилию в ряд Тэй­
лора при Р=Ро, где Р0 -  статическая нагрузка на подшипник, и ос­
тавлению первого члена ряда

(  J S
S (P ) = S (P ()) +

tip
•А/*. (4.21)

'Р=ГЬ
где АР -  приращение усилия Р, например динамическое усилие. 
Жесткость определяется как величина, обратная податливости.

Все многообразие формул для расчета перемещения 5  в шари­
коподшипнике, приводимое в справочной литературе 
[43,60,121,125,148], отличается только размерностью и сводится к
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следующей формуле, получающейся из закона Герца для контакт­
ного давления

8  = 9 8 - \0 ~ 6\ [ p 2/ d u< (4.22)

где Р -  усилие, воспринимаемое наиболее нагруженным шариком; 
dui- диаметр шарика.

Продифференцировав (4.22) по Р, получим податливость под­
шипника в направлении действия усилия

( с ! 8 \  6 6  •1 0 '6
' (4.23)

\dPJp=p0 \Jd ulP0

Для определения жесткости подшипников требуется опреде­
лить статическую нагрузку. При радиальной нагрузке усилие на 
наиболее нагруженный шарик определяется по формуле [196]

кР
Р = — — , (4.24)

z  cos /3
где R -  радиальная нагрузка, к Г; г -  число шариков в подшипнике;
Р  - угол контакта; к -  коэффициент, учитывающий неравномер­
ность нагруженности шариков. Для подшипников без зазора 
£=4,37, с учетом нормальных зазоров £=5.

Радиазьная нагрузка R может быть представлена как сумма ста­
тической R0 и динамической AR нагрузок

R=Rq+AR. (4.25)
Согласно выражениям (4.24) и (4.25) можно записать

= (4.26)
Z  COS р  Z  COS Р

Для определения жесткости в радиальном направлении найдем 
перемещение в этом направлении 8Г из очевидных геометрических 
соотношений с учетом выражений (4.21), (4.23) и (4.26)

8  8 (Р 0) г г  л ъ ь  z c o s Р  к  ЛП
b r = -------- =  — - ^  + 6 6 -1 0  бз   г— А/?. (4.27)

cos р  cos р  у d MkR 0 г cos* р

Жесткость подшипника в радиальном направлении сг равна ве­
личине, обратной податливости. Податливость -  это коэффициент 
при AR. Отсюда для жесткости в системе единиц СИ получаем

219



Cr = 3 , 2 4 - 1  о7 cos  p
d Mz 2R0 cos2 p

(4.28)

Применяя аналогичный алгоритм, можно получить величины 
жесткостей шарикоподшипника в осевом и угловом направлениях 
при нагружении статической осевой силой А п, а также соответст­
вующие жесткости роликоподшипника. Формулы для их расчета 
приведены в табл. 4.5.

Таблица 4.5

Шарикоподшипник

Радиальный Cr = 3,24-107 cos/?x3j</ z2/? cos2/? /^  
г  \ ш 0 1

Радиально-упорный
Осевая Радиальная Угловая

Са = 3,24-107 sin/?^/;mz2 /4q sin/? с „ =сс£ / 2<рО 0

Роликоподшипник
Радиальная Угловая

С >  2,72-109 z/„ С „= С ,/* /12

Обозначения: R0, А0 -радиальная и осевая нагрузка; du, -  диаметр
/„ -длина ролика; z -  количество тел качения

Для определения жесткости роликовых подшипников был про­
веден анализ известных к настоящему времени зависимостей 
смещений колец подшипников [ 122,43,44,121,125,148].
Многообразие зависимостей приводит к различным формулам для 
определения жесткости роликовых подшипников. Например, в 
одно из выражений не входит сила, в то время как остальные 
зависят от нее. Жесткость, рассчитанная по всем выражениям, 
изменяется в 2,5 раза при изменении усилия на подшипник в 10000 
раз (от минимальной нагрузки, равной весу внешнего кольца, до 
максимально допустимой).

При проведении проектировочных расчетов удобнее применять 
линейную зависимость, переходя в уточняющих расчетах к более 
точным зависимостям. Поэтому были использованы результаты
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работы [43], из которых получены выражения для жесткости, при­
веденные в табл.4.5.

К тому же уравнение для радиальной жесткости дает только 
чвукратное изменение жесткости в указанном выше диапазоне ста- 
шческих нагрузок. Величины жёсткости ряда подшипников опор 
роторов авиационных ГТД, рассчитанные по этой методике, даны в 
шблице 4.6.

Одной из опор ротора, особенно в случае турбовинтового или 
винтовентиляторного двигателя, может быть редуктор. Он модели­
руется упругой сложной опорой с промежуточными массами, со­
единёнными параллельно или последовательно упругими элемен­
тами. Жёсткость упругих элементов определяется жёсткостью за­
цепления в случае шестерён и жёсткостью подшипников в случае 
опор редуктора.

Для элемента, состоящего из массы на упругом элементе, вве­
дём согласно, например [163], понятие динамической жёсткости cd, 
равное сд=с-тсо2, где с - жёсткость упругой опоры, т - колеблю­
щаяся масса.

При параллельном соединении УЭ их динамические жёсткости 
складываются, при последовательном соединении складываются 
динамические податливости.

Таблица 4.6
Па раметры подшипников качения

Тип 
подшипника 

и его 
номер

Число
тел

качения,
шт

Диаметр
тел

качения,
мм

Длина
ролика,

мм

Жёсткость
подшип­

ника,
МН/м

1032952М 34 20 20 1850
Б -  126964Л1УТ2 26 36,51 - 280

6 - 20029222Р1 28 10 12 910
5 - 176128Р2 20 22,23 - 170

А -  117672066Т1 16 20,638 - 120...452
6 -  2672832Р6У1 30 10 12 980

Таким образом, все отмеченные особенности конструкции ро­
тора авиационного двигателя (возможные разветвления ротора, 
шлицевое соединение, подшипники качения и редуктор) в рамках 
предложенной модели описываются системой коэффициентов же-
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с гик т .  )ю  позволяет заполнить матричное уравнение (4.19) ме­
т л а  начальных параметров и провести расчет динамики ротора.

4.3. Учет нелинейности характеристик ГДД 
при больших динамических нагрузках

Повышенная динамическая нагрузка в роторах ГТД может воз­
никать из-за больших размеров лопаток вентилятора, возможного 
обледенения или попадания посторонних предметов на вход двига­
теля. В результате длительной эксплуатации усилия затяжки эле­
ментов роторов ослабевают и возрастает дисбаланс ротора. Замеры 
остаточного дисбаланса при переборке двигателей показывают, что 
он может достигать 1...2 кг-см [149]. Резкое возрастание дисба­
ланса может произойти при обрыве рабочей лопатки или в резуль­
тате отказа системы регулирования радиальных зазоров в турбине. 
Возрастание дисбаланса приводит к увеличению амплитуды коле­
баний. Поэтому учет таких особенностей эксплуатации требует 
исследования нелинейных колебаний ротора.

Рассмотрим влияние ГДД на динамику сложного ротора на 
примере короткого ГДД. Как отмечалось в гл.2, в ГДД при боль­
ших амплитудах колебаний может возникать турбулентное тече­
ние смазки при одновременном разрыве смазочного слоя. Поэто­
му актуальна задача исследования динамики ротора на ГДД с 
учетом отмеченных особенностей гидродинамики.

Согласно методике Позняка Э.Л. [128], разработанной для 
подшипников скольжения, силы в подшипнике могут быть пред­
ставлены в виде

F x = ~Сххх - схуУ - dxxx - с1хуУ - УXXх - УхуУ;
Г _  , .    (4.29)
у сухх сууУ dyxx ууУ У ухх У уу У '

Здесь коэффициенты С„.сд.у, c„.,dxx,dxy,dyx,d yy, Гхх,yxy,уух,Гуу при 

смещениях х , у ,  скоростях х , у  и ускорениях х , у  соответст­
венно характеризуют динамические свойства масляной пленки 
и находятся после решения соответствующих дифференци­
альных уравнений, получаемых из уравнений Навье - Стокса 
при динамическом нагружении. Коэффициенты с гг, с г ,с  ,с  ,е хх х у  у х  у у

стоящие перед перемещениями - это коэффициенты динамической
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жесткости масляной пленки, причем коэффициенты c w и c vv - 

так называемые "прямые" коэффициенты, а с ху и Су* - "перекре­

стные". Коэффициенты при скоростях отождествляют с силой 
демпфирования, действующей в масляном слое, а при ускорениях - 
с "присоединенной" к массе вибратора массой жидкостного слоя 
в демпфере.

Разработанные в гл.2 методики расчета ГДД позволяют 
получить тангенциальную и радиальную составляющие гидроди­
намических сил с учетом инерции, турбулизации и разрыва 
слоя смазки [41]. Использование их для исследования динамики 
ротора на упруго-демпферных опорах с ГДД затруднительно 
вследствие явной нелинейной зависимости от эксцентриситета.

Применяемые в настоящее время программы для расчета дина­
мики роторов в основном используют линейные относительно ам­
плитуды и скорости параметры - коэффициенты жесткости и 
демпфирования. Для использования разработанных методик расче­
та гидродинамических демпферов с учетом отмеченных выше осо­
бенностей необходимо провести линеаризацию составляющих 
гидродинамической силы по методике, данной в работе [106].

4.3.1. Метод линеаризации гидродинамических сил

Конструкция гидродинамических демпферов опор роторов 
ГТД в основном [50] такова, что наличие УЭ в виде беличьего 
колеса центрирует втулку вибратора относительно корпуса 
демпфера. Поэтому при возникновении дисбаланса втулка со­
вершает прямую синхронную прецессию относительно центра 
демпфера по круговой орбите. В связи с этим можно рассматри­
вать стационарный режим движения втулки вибратора, т.е. без 
учета переходных процессов.

Следовательно, расчеты колебаний ротора можно проводить 
для фиксированной частоты, а границы турбулентности и разрыва 
в системе координат, связанных с вибратором, принимать посто­
янными.

Анализ формул для вычисления составляющих безразмер­
ной гидродинамической силы F T и Д  [41] показывает, что их 
можно представить в виде следующего ряда слагаемых:
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F  -  f \ r p{ + Л г + / з г ^  + / 4 г / + f sJ Q 3',
(4.30)

Fr -  / \ Л  + h r  + h r &  + h r / ^ ~  +У 5т /я? , 
где Q -  Q fQ  - безразмерная частота прецессии;

f \ r ’—'fsrif\T > -—>fbT~ нелинейные функции относительного экс­
центриситета е, вид которых здесь из-за громоздкости не дается; и 
работе [41] эти функции приведены. В размерной форме выраже­
ния (4.30) для гидродинамических сил имеют вид

^ « + А г 0  + Гзг« - + / 4г/ й * / ; г / " 2 

'■‘г * U , l ° + > d °

(4.31)

-нелинейные функции эксцентриситетам. 
Разложив четвертое и пятое слагаемые уравнений (4.31) в ряд 

Тэйлора по Q  в окрестности расчетной точки Qp и ограничившись 
членами второго порядка

1 1 1 _ 1

Q2 ~ а \

можно представить составляющие гидродинамической силы в виде

F r -  F Xr + F lr  + F 3r |  

FT = F u  + F 2t + F 3t j ’
(4.32)

гДе F]r Jirt j  + - h r ^  + 6/s r ; Fh - f b P f + 3 /4r — + 6 / 5r —

^ 2r

f3t =

Ц ,
/

1
\

Q

(
/з г +/4г ^- + 3 /5 — Я .

p

2

Pч
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Перейдем от осей, связанных с прецессирующим вибратором, к 
неподвижным осям XOY согласно соотношениям (4.4) (рис.4.1). При 
этом для сил получим уравнения

При решении задач динамики в линейной постановке силы 
реакции опор принято представлять уравнений (4.29). Перемеще­
ния, скорости и ускорения вибратора с учетом рис.4.1, б запишем в 
виде

x  = e c o s 0 ' ,  x  = - e 0 s \n 0 ' ,  х  = - е 0 7 соэФ =  -х Ф 2;

у  = е sin  0; у  = еФ соэФ ; у  = -е 0 2 s\n0 = .
Из уравнений (4.29), (4.32) и (4.33), получаем выражения для ди­
намических коэффициентов

Подставляя в уравнения (4.32) выражения для входящих в них 
слагаемых и учитывая соотношения (4.34) для динамических ко­
эффициентов, представим составляющие для гидродинамических 
сил в линеаризованном виде

Полученные зависимости позволяют использовать метод 
расчета динамики ротора с линейными характеристиками опор 
[128] методом последовательных приближений.

4.3.2. Решение задачи методом последовательных приближений

Решение задач динамики ротора на нелинейных опорах в 
квазистационарной постановке можно представить в виде сис­
темы нелинейных уравнений [74]

Fx = —Fr со s 0  + FT бшФ]
(4.33)

(4.34)

Fr = c « e + d IyeQ  + r a e Q 2\ 

F T = - c xye + d xxe Q - y xye Q 2.
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f ( d p ) = О,

где f  (ар ) = d p (d  (d ph)) -  a ph; a p - амплитуды ротора в опорах,

получаемые при расчете с демпфированием в опорах d  ; 

d  - коэффициенты демпфирования в опорах, получаемые при рас­
четах демпферов, колеблющихся с амплитудами d ph ;

d ph - амплитуды в опорах, задаваемые при расчете демпфера.

Эквивалентное преобразование системы уравнений к виду 
d ph -  d p {d {a ph)) позволяет применить итерационный метод [57]

‘V ? "  = d p { d { a '^ } ) )  для заданного г/*,)' . В качестве начального 

приближения П'"' при расчетах берутся амплитуды ротора, по­

лученные при расчете для предыдущей частоты. За первое началь­
ного приближение принимаются амплитуды колебаний ротора, 
когда амплитуды в демпферах равны 0,4 величины зазора, а час­
тота выбирается заведомо вдали от критической.

Итерационный метод показал плохую сходимость при больши» 
амплитудах, вызванных повышенным дисбалансом, поэтому исполь­
зовалась итерация по Ньютону: в качестве очередного приближения 
принималось [57]

—  < т + 1) —  ( т )  Г 7 ( ш )

a ph ~ “ ph + V  •

гл е  Г П  •

/ 4 ' )
Так как при больших амплитудах колебаний для нелинейных 

опор возможны два устойчивых состояния, расчеты проводятся 
как при возрастании частоты колебаний, так и при ее убывании, 
начиная с частот, лежащих вдали от критических.

По приведенной методике был рассчитан ротор каскада низко­
го давления двигателя ПС-90 (рис. 4.4,а). Ротор имеет три опоры, 
две из которых с демпферами.

Демпфер имеет питающую канавку, расположенную несим­
метрично по длине, и уплотнения по торцам. Параметры демпфера 
имеют значения: зазор Д)=0,15мм, длина до канавки L\ = 1 9  мм и

226



после канавки Lj = 2 мм, частота вращения pompn т I.'Vm 
температура смазки ИГ1М-10 /= 9 0 °  С и давление молами i мии.н
Рп = 0,5 МПа.

100 200 а», с 1
Р и с . 4.5. АЧХ р о т о р а  к а с к а д а

а ,
мм

0,4

0,2

0,0

и=600г-см
Результаты расчеши а м  

плитуды колебаний д л я  н о ю  

ротора приведены на рис.4.5. 
АЧХ рассчитывалась в харак­
терных точках, соответст­
вующих опорам и лабиринт­
ным уплотнениям, где на ве­
личину прогиба накладыва­
ются ограничения. Видно, что 
при большом дисбалансе 
(м=600 г-см) проявляется не­
линейность системы. Она

Н Д  д в и г а т е л я  П С -90А  выражается в различном по-

тании и убывании частоты. При прямом ходе переход с одного ус­
тойчивого решения на другое происходит при частоте большей, 
чем при обратном.

Для реализации разработанного алгоритма был создан ком­
плекс прикладных программ по расчету собственных и вынуж­
денных колебаний многоопорных разрезных роторов. Он включа­
ет в себя три подсистемы:

• ввода описания системы "ротор - опоры";
• расчета динамики;
• отображения результатов расчетов.
В процессе вычислений для выбранной схемы ротора зада­

ются параметры и назначаются демпферы опор из банка данных. В 
качестве начального приближения берутся значения коэффициен­
тов для малых амплитуд колебаний и проводится расчет АЧХ 
для заданного дисбаланса. Значения коэффициентов передаются в 
комплекс программ расчета ротора через внешний файл, и резуль­
таты расчета амплитуд колебаний ротора в опорах возвраща­
ются тоже через внешний файл. По достижении сходимости про­
водится расчет параметров колебаний ротора в заданных се­
чениях, которые заносятся для хранения в банк данных.

ведении кривой при возрас-
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4.4. Анализ динамики сложной системы рогор-опора-корпус 
ГТД с помощью моделей релаксационного демпфирования

Динамическое состояние роторной машины, характеризуемое 
спектром собственных частот, уровнем вибрации статора, амплиту­
дой колебаний ротора, а также усилиями и динамическими напр? 
жениями, действующими на элементы машины, определяется жест­
костью и демпфированием в опорах. Поэтому необходима оптими­
зация этих параметров с целью обеспечения тактико-технических 
требований, предъявляемых к изделию. Основная причина вибра­

ции в газотурбинных дви­
гателях (ГТД) - несбалан' 
сированность масс ротора 
Вращающийся ротор I 
(рис. 4.6) генерирует цен­
тробежную возбуждающую 
силу Fe. Возбуждающад 
гармоническая нагрузка F„ 
через подшипники 2, 3 и 4 
опор ротора, трансформи­
руясь до величины FK, пе 
редается на корпус 5 опо­
ры, что вызывает вибрацию 
статора 6. Уровень вибра­
ции статора, замеряемый 
на корпусе с помощью 

датчиков виброскорости 7, зависит от возбуждающих нагрузок 
обусловленных величиной и распределением дисбаланса ротора. В 
опорах роторов, у которых рабочие обороты близки или превышают 
собственную частоту, для ограничения амплитуды колебаний на 
околорезонансных и резонансных режимах при использовании 
подшипников качения необходимо дополнительное демпфирование. 
В настоящее время для снижения уровня вибрации в свободной 
турбине нашли применение опоры роторов с гидродинамическими 
демпферами [42,107]. На подшипник качения 2 передней опоры из­
делия НК-12С Г (см. рис. 4.6) смонтирована (рис. 4.7) втулка- 
вибратор 1, установленная во втулку статора 3 с зазором 5 величиной 
0,13...0,15 мм. Зазор заполняется маслом, поступающим затем через 
систему питающих каналов на смазку подшипника. От вращения

Рис.4.6. Схема свободной ту рбины 
изделия НК-12 СТ
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втулка-вибратор 1 фиксируется штифтом 4, однако ей оставлена 
свобода прецессионного движения, т.е. зазор, заполненный жидко­
стью, выполняет роль ГДД [117]. В этом случае динамическое пове­
дение системы характеризуется еще одним параметром -  амплиту­
дой колебания в демпфере втулки-вибратора.

При колебаниях втулки-вибратора 1 смазка выдавливаться из 
демпферного зазора и за счет сил вязкого трения происходит демп­
фирование колебаний ротора. Величина демпфирования и, следова­
тельно, уровень вибрации на корпусе зависят от амплитуды колеба­
ний в демпфере относительно корпуса (которую можно записать в 
виде х к - Ха) и степени герметизации демпферного зазора. Гермети­

зация демпферного зазо­
ра в рассматриваемой 
конструкции ГДД осу­
ществляется с помощью 
упругих колец 6, кото­
рые с целью оптимиза­
ции упругих и уплотни­
тельных свойств изго­
тавливались из различ­
ных материалов: резины, 
материала МР и много­
жильного троса. Для 
оценки виброзащитных 
свойств упругодемпфер­
ной опоры, определяю­
щих уровень вибрации 
корпуса, обычно исполь­

зуют коэффициент передачи амплитуды силы через опору на корпус 
Т -  FK /  Fe, где FK -  усилие, передаваемое на корпус [113]. Однако 
такой подход не позволяет идентифицировать результаты теорети­
ческого расчета с экспериментом на натурных изделиях, так как на 
корпусе двигателя в процессе эксплуатации замеряется уровень 
виброскорости [37], который зависит не только от виброзащитных 
свойств опоры, дисбаланса и массы ротора, но также от массы ста­
торной части и жесткости ее подвески. В связи с этим при теорети­
ческом исследовании динамики ГГД необходимо рассматривать как 
минимум двухмассовую модель системы ротор - корпус (рис.4.8, а), 
где тр- масса ротора, приходящаяся на опору, а т г  масса корпуса, 
отнесенная к опоре.

1 2 3 4  5 6

Рис.4.7. Конструкция передней опоры 
свободной турбины изделия НК-12СТ 

с гидродинамическим демпфером



Описание упругодемпферной опоры ротора моделью Зенера 
позволяет учесть податливость подшипника качения. При этом 
принимаем жесткость радиального подшипника линейной, с коэф 
фициентом жесткости с2, суммарную жесткость и диссипацию 
демпфера с упругим элементом будем характеризовать коэффици­
ентами жесткости t j  и демпфирования d\. Использование ГДД в 
качестве демпфирующего устройства вносит существенную нели­
нейность жесткостных и демпфирующих характеристик в опору 
ротора при больших амплитудах колебаний. Для решения задачи 
динамики в линейной постановке введем ограничения по амплитуде 
колебаний в демпфере в виде (x0 - x k) / S <  0,4, так как в этой области 
жесткостные и демпфирующие характеристики в ГДД практически

I ^ линейны. Упругую подвеску
корпуса двигателя, пренебрегая 
демпфированием в ней, пред­
ставим в виде элемента Гука с 
коэффициентом жесткости сз. 
Жесткость радиально-упорных 
подшипников нелинейно рас­
тет с увеличением отношения 
осевой и радиальной нагрузки 

ci ^  dt 41 [71], поэтому при эксплуатации
  она значительно превышает

Т* жесткость демпферов в опорах
* роторов ГТД. В этом случае

упругий элемент с2 стремится 
по своим свойствам к жесткой 
стойке, и модель Зенера имеет 
предельный переход к модели 
Кельвина.

В случае представления 
опоры в виде модели Зенера 
систему ротор-корпус предста­
вим в виде двухмассовой с ре-

I т р

1г *

С2 <

*---- Хр 1
, П1р 1 1 П1()

хд

с2> Хо

di г

тк хк тк
<г

i

а 6

Рис. 4.8. Схема УДО:
■ двухмассовая модель;
■ трехмассовая модель

лаксационным демпфированием (рис. 4.8, а) [167]. В данной моде­
ли можно получить АЧХ для ротора в опоре хр = / р(со) втулки- 
вибратора демпфера хд = fd(co) и корпуса хк = fk{a)). Для построения 
расчетных зависимостей необходимо составить уравнения колеба­
ний системы релаксационного демпфирования (СРД) под воздейст­
вием возбуждающей силы
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-  т р х р  +  К { а > \ х р  - x k ) Л г о 2 sin t o t ;

-  m k x k + c 3x k = К (<o)(x p -  x k ) ;

(c, + i d xco)(x d - x k ) = c 2( x p - x 0) ,

где К(со)-— --— ^ 0)-- -  динамическая жесткость модели, / - V - 1 • 
c2 +C] + idxm

Введем безразмерные параметры, обозначив k x = C j/c 3 ; k2 =c2 /c3 '> 

M d =mdlm k \ M p - m p lmk ; rj-eo/a^-, Q - { c xl d })/cok ; (Ok ~ ^ c 3!mk ■

Применив метод комплексных амплитуд [243], получим урав­
нения колебаний СРД в следующем виде:

-  т ^ Х р  + K{V){ X P ~ Х к ) = Л?72 , (4.35)

- т кТ]2Х к + с 3Х к = К ( П) { Х р - Х к ),  (4.36)

(с, + id xn ) ( X 0 - Х к ) = с2(Х р - Х д ) ,  (4.37)

w  \  7 А:х(1 — k 2 ) ( k i i ) 2 +  / / 2 )  +  i k  k 2 O r j
где К(г]) = с3а к —  2А -  — -L— L -  динамическая

Q*(l + k) + n~
жесткость; Хр, Х„. Хк -  комплексные амплитуды перемещений рото­
ра, демпфера и корпуса, соответственно.

Согласно этому методу запись перемещения в комплексном ви­
де х= Х-ет\  позволяет преобразовать исходные уравнения к системе 
линейных уравнений.

Решив уравнения (4.35) ... (4.37), найдем амплитуды перемеще­
ний ротора, корпуса и демпфера как модули соответствующих ком­
плексных амплитуд:

г. ,  = — 1 - V 2)2 + & №  m ; ** = ^ y / [ C 2( /7 )+ D 2(7)J/5(77) ;
Р ч  щ

X ^
д щ  \

х до ---- !■'

t f k l + Q + b - T f f + k f k l r i 2 j  I . V j j J ,  Kfe.  
— — т,— ' xpo~fp  Щ -  1 • \ , йШ|

I Д П 2 1 „21
m k 1 "  ill

Q2 + t f

гд е

B(rj)[Q2{ \ + k x)2 + r f ]

5 (7 )=  [сТ/ДО-г]2 - М р г)2)+М р т]2( \- 7 2)]2 +[д(7)(1- r f - M p rj2)
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C (7) k x{ \ - k 2){k2 Q 2 + п 2) . •)_ *i k- iQ ri
Q2(\ + k {) + ?j2 ’ Q 2(l + k ]) + ?12 '

АЧХ перемещений корпуса представлены на рис. 4.9, а. Из грм», 
фика рисунка видно, что абсолютные перемещения корпуса для рп 
сматриваемой конструкции не превышают 12 мкм. Теоретически# 
исследования желательно проводить в безразмерных параметрах, 
для чего представим перемещения корпуса, относительные перемо* 
щения ротора и демпфера в безразмерном виде (рис. 4.9, б, в, г, д, а). 
В реальных условиях сложно измерить амплитуду виброперемещо* 
ния корпуса, поэтому используются лишь датчики виброскоростн 
или виброускорения. Согласно техническим условиям виброско* 
рость на корпусе изделия НК-12СТ при сдаточных испытаниях ня 
должна превышать 20 мм/с. Эта величина принята за норму VKH.

Однако, на практике ограничения накладываются на перемещв' 
ния ротора относительно корпуса, что обусловлено малыми зазора 
ми (S, = 0 ,2 ...0,4 мм) в лабиринтных уплотнениях опор роторов. 
Кроме того, для расчета демпфирования в системе необходимо 
знать смещение демпфера относительно корпуса, что определяет 
величину параметра d\.

На рис. 4.9, д н е  показаны АЧХ перемещений ротора и втулки- 
вибратора демпфера относительно корпуса. Из графиков рис. 4.9 
видно, что амплитуды колебаний ротора в опоре, демпфера и кор­
пуса существенно отличаются при фиксированных частотах, что 
объясняется различием их амплитуд при собственных частотах эле­
ментов опоры.

Так как амплитуды виброускорения а, виброскорости V и виб­
роперемещения х связаны между собой равенством a=Vrjcok=xTj2o)к2, 
то при достижении максимумах по ц в точке щ  для производной по 
частоте выполняется равенствох'(^о) = 0; в то же время

V ' ( tj0) = [x(Tj0)ij0cok] '= x ' ( ?;п)т]0сок +х ( щ)сок = х  (%)сок > 0, 
а '{щ )=  [х(щ)щ--сок у = х ' { щ ) с о к +2х(г/0) Щб)к2=2х(//0) щ со2 > 0.

Следовательно, максимумы x(rj), V(rj) и a(rf) должны быть 
сдвинуты вправо относительно друг друга. Однако, величина таких 
сдвигов, как показало компьютерное моделирование, не велика.

Теперь легко получить зависимости для амплитуд виброскоро­
стей и виброускорений ротора, корпуса и демпфера соответственно: 
VP=XPV 4 ’ vk v6=x<№\' аР= Vpr)o\ , ак = Vkrjo^, ад = Удт]сок .
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Рис. 4.9. АЧХ перемещений при параметрах /и*=400 кг; /пр=150 кг;
a>i<=570 с'1; *,=*2=0,5; Д=40 гсм; £=0,15 мм; £ л=0,2 мм, £tm.K=30 мкм: 
а, б- корпуса, в- ротора, а- демпфера, д- ротора относительно корпуса, е- 
демпфера относительно корпуса
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Графики АЧХ относительных амплитуд виброскорости и виброу- 
скорония ротора, демпфера и корпуса показаны на рис. 4.10.

Иногда масса подвижных элементов демпфера тд (см. поз. 2 нп 
рис. 4.7) достаточно большая. Например, в рассматриваемой конст­
рукции передней опоры свободной турбины тд= 17 кг. В этом случае 
модель системы следует преобразовать в трехмассовую 
(см. рис. 4.8,6). Такая модель состоит из масс ротора тр, демпфера 
тд и корпуса тк, упругих элементов с жесткостями подшипника cj, 
слоя смазки рабочего тела демпфера с\ с коэффициентом сопротив­
ления d\ и корпуса с3. Уравнения движения трехмассовой системы 
можно представить в виде

- М р??2Х р + к 2( Х р - Х д ) = ( А / т к )г12 - (4.38)

- M r f X a + k f l  + iTjl Q)(Xd -  Х К) + k2 (Х д -  Х к ) = 0 ; (4.39)

- r 12X k + k l (\ + ir1/ Q ) ( X k - X d ) + X k = 0 .  (4.40)
Из уравнений (4.38)...(4.40) получим амплитудно-частотные харак­
теристики перемещений аналогично тому, как это было сделано для 
решения уравнений (4.35)... (4.37):

хр = ^ к ? ( ( * 2  -л& ? )й + * 2  - Л Ц О V ) ) 2 +*М*2 Н П  +Пт?)2]/Щ)-

хд = ^ ~ ^ [ Q 2k l{ \  + kx -т]2)2 +k 2k 2r12]IG (n ) ; 
mk

ч  =— Ы к 2 ( & +’? * № ’!); Хд04 х д- ч \ = — % Ф \ - т А 1 Щ \  
щ  ч  1

i I & п '    21
х ро ~ \ х р ~ х к\ ~  Q  [ 1 - 7  j  *

’ Щ 1 1 __________________

^ { [ k l + k2 - M dTj2(\ +к{ /(1-/72))]2 +[Ьп№ - - У  )]G- М дЛ2)]2}1СЛл\

где G( rf)= (}[кх (к2 -  М^)<\ -rf)+( 1+к{ - r f  )Щ Мр?f  П 2Ч П  -Ь М / f  f  +

+ к{т}2 ((к2 - М р г]2)(\-т}2) + М дМ р1 ] * -к 2М дт]2 - к 2М рт)2} .

На основании этих зависимостей построены графики (рис.4.11), 
характеризующие динамику трехмассовой СРД.
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0 5  1 1 5  2 7  и 0 5 1 1 5 2 7

д е
Рис. 4.10. АЧХ относительных параметров: а- виброскоросги корпуса, 
и~ виброскоросги ротора, а- виброскоросги демпфера, г -виброускорения 

корпуса, *)-внброускорення ротора, е — виброускорения демпфера
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Рис. 4.11. АЧХ относительных парамегров: а-перемещения корпуса, 6- 
перемещения рогора относительно корпуса, в-перемещения демпфера 
относительно корпуса, г - виброскоросги корпуса, д -  виброперегрузки 
ротора, с -  виброперегрузки корпуса
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Анализ динамики двухмассовой системы н о к а ш н .  ч и »  н и  A M S  

элементов опоры ротора имеются 2  резонанса и 3  и ш ш р и ш м н м г  т ч  

ки (см. рис 4.9, 4.10), положение и величина которых опрст-ниси и 
массово-инерционными и упругодемпфирующими хараюериешки 
ми модели опорного узла.

Увеличение жесткости демпфера с\ и (или) подшипника сэ спо­
собствует смещению резонансных частот вправо, а увеличение 
удельной массы ротора МР уменьшает частотный диапазон между 
резонансами.

Увеличение демпфирования системы (уменьшение параметра 0  в 10 
раз для выбранных параметров снижает резонансную частоту на 15 ... 
20 % (см. рис 4.9 и 4.10);

Существует оптимальное значение параметра 0„пт, обеспечи­
вающее минимальное значение амплитуд перемещений, скоростей и 
ускорений на резонансах. Однако оптимальное значение параметра 
Qlinn, не обеспечивает минимума амплитуд перемещений, скоростей и 
ускорений между резонансами, а минимального уровня амплитуд ди­
намических характеристик во всем частотном диапазоне можно до­
биться лишь путем регулирования демпфирования в системе.

Из анализа динамики трехмассовой системы можно сделать 
выводы, что на АЧХ виброперемещений ротора, демпфера и корпу­
са существуют три резонанса (рис. 4.11 ,а,б,в). Наличие, величина и 
положение третьего резонанса зависят от массы демпфера, причем с 
уменьшением массы демпфера третья собственная частота увеличи­
вается, а резонансная амплитуда уменьшается. Для рассматривае­
мых параметров модели при удельной массе демпфера М0<0,05 ее 
влияние на систему становится незначительным и трехмассовую 
модель можно рассматривать как двухмассовую.

При увеличении демпфирования (уменьшении параметра Q) 
третий пик сглаживается и исчезает (рис. 4.11, г). Это обусловлено 
тем, что демпфирующий элемент не связан с корпусом через релак­
сационную пружину, ослабляющую его действие, и демпфер пре­
вращается в жесткую стойку.

Таким образом, при больших значениях демпфирования 
(Q  < 1) даже при большой удельной массе демпфера М,} >0,1 систе­
му можно моделировать двухмассовой СРД.

На АЧХ элементов конструкции трехмассовой модели инва­
риантных точек нет, т.к. при представлении системы в таком виде 
она утрачивает релаксационную связь.
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11|н 'нммччшый метод расчета сложной динамической системы 
..(ччор опора-корпус» с помощью многомассовых реологически* 
м оделей  позволяет определять динамические характеристики сисю* 
мы и оптимизировать ее параметры на ранних этапах проектироии* 
ния. Для оценки достоверности разработанного метода расчета дина­
мики опорного узла ротора проведем сравнение теоретических АЧХ 
(рис.4.12) с замеренными значениями виброскорости на корпусе пе­
редней опоры свободной турбины при специальных испытаниях с 
дисбалансом ротора /1=220 г-см изделия НК-12 СТ с гидродинамиче­
ским демпфером [32]. Жесткости с\ - упругого элемента в виде двух 
колец, изготовленных из стального многожильного троса, cj - опоры 
ротора и сз - подвески свободной турбины в районе передней опоры 
определялись опытным путем перед проведением испытаний.

Рис. 4.12. АЧХ виброскорости на корпусе свободной турбины
изделия НК-12СТ:----------теоретические кривые;

• -  экспериментальные значения

В процессе расчета значения жесткостей принимались равными 
соответственно с\ = 39 МН/м; с2= 51 МН/м; с3= 1 10 МН/м. Анализ ре­
жима работы ГДД в передней опоре свободной турбины изделия НК- 
12СТ показал [41], что течение смазки в демпферном зазоре лами­
нарное, силы инерции пренебрежительно малы по сравнению с сила­
ми, обусловленными вязкостью смазки, но на резонансных режимах 
работы возникает разрыв пленки смазки.
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Коэффициент демпфирования в этом случае для ГДД при вы­
бранных геометрических параметрах будет принимать значения в 
интервале Д ^бб-.-П О  кНс/м. Масса корпуса т*=386 кг и ротора

152 кг, приходящиеся на переднюю опору, определялись мето- 
юм приведения из условия, что вся масса свободной турбины, со­
гласно паспортным данным на изделие, 865 кг, а ротора 170 кг.

Масса подвижной части демпфера тл = 17 кг, что обеспечивает 
значение параметра Ма<0,05 и возможность использования двух­
массовой модели системы. Для выбранных значений, характери­
зующих динамическую систему, диапазон изменения параметра 
0=0 ,7 ... 1,3.

Проведенные исследования динамики системы с данными, по­
добными приведенным выше, показали (см. рис. 4.10), что для нее 
оптимальное значение параметра 0=1,0. Это подтверждается экспе­
риментальными данными (см. рис. 4.12), так как АЧХ для значения 
параметра 0=1,0 наилучшим образом согласуется с эксперимен­
тальными точками, полученными на основании статистической об­
работки замеренных значений виброскорости.

Следовательно, разработанные методы расчета АЧХ двух- и 
трехмассовых систем являются вполне адекватными реальным ди­
намическим процессам, происходящим в опорных узлах турбома­
шин, и могут быть рекомендованы для использования при их проек­
тировании.

Приведенные в данной главе методы расчета динамики 
сложной системы «ротор -  опора - корпус», жесткого ротора, а так­
же ротора с распределенными массой позволяют проектировать 
гидродинамические демпферы для опор роторов ГТД с оптималь­
ными параметрами, обеспечивающими в каждом конкретном случае 
требуемые критерии динамического качества рассматриваемой сис­
темы.

Анализ динамики роторной системы является основой для 
создания методологии проектирования и формулирования принци­
пов конструирования гидродинамических демпферов, чему посвя­
щена следующая глава.
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5. Методология проектирования 
и принципы конструирования ГДД

Демпфер будет работать эффективно, если правильно подобра­
ны его параметры в системе «ротор-опоры». В противном случае 
он может ухудшить вибрационное состояние ротора [79, 100, 132]. 
Поэтому нужно уметь рассчитывать параметры демпфера.

Здесь существует три задачи. Первая - определение необходи­
мого уровня демпфирования в опорах. При этом необходимо ре­
шать задачу о динамике ротора с ГДД в опорах. Вторая -  выбор 
типа демпфера. Эта задача относится к области структурного про­
ектирования и тесно связана с задачами конструирования ГДД, по­
скольку для обоснованного выбора должна существовать база аль­
тернативных конструкций. И, наконец, третья задача - определение 
геометрических размеров выбранного типа демпфера

5.1. Определение необходимого уровня демпфирования

Для выбора необходимой величины демпфирования требуется 
провести расчет АЧХ, вид которой существенно зависит от 
возбуждающих сил. Используемый метод расчета зависит от ста­
дии работы над созданием двигателя. Па ранних этапах следует 
пользоваться упрощенной методикой расчета для жесткого ротора, 
изложенной в разделе 4.1. На стадиях рабочего проектирования и 
доводки необходимо пользоваться более точной моделью ротора, 
описанной в разделе 4.2. Для оценки возбуждающих сил требуется 
провести анализ конструктивно-силовой схемы ротора. В случае 
составного ротора нужно проводить анализ его элементов. В ре­
зультате определяются места введения дисбалансов, а для состав­
ных роторов оцениваются возможные сочетания дисбалансов с 
целью оценки фазы возбуждающих сил.

Предварительно должен быть проведен расчет спектра собст­
венных частот ротора, а для составного ротора — определены пар­
циальные частоты элементов. В случае, если в рассматриваемом 
диапазоне частот имеют место конические формы колебаний, то 
должен рассматриваться динамический дисбаланс, т.е. эксцентри­
ситеты масс, определяемые в плоскостях коррекции дисбаланса, 
должны быть направлены в разные стороны. В районе рабочей час­
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тоты требуется проводить расчеты как при динамическом, так и 
при статическом дисбалансах. Можно утверждать, что для каж­
дой резонансной частоты наиболее неблагоприятным распре­
делением дисбаланса является то, которое совпадает по знаку с 
формой колебаний для соответствующей собственной частоты и 
имеет характер распределения вдоль вала, наиболее приближаю­
щийся к данной форме.

Как известно [113], демпфирование снижает амплитуду коле­
баний на резонансе, однако после него демпфирование увеличива­
ет нагрузки, передаваемые на корпус. Поэтому можно рассмот­
реть три критерия оптимальности демпфирования.

Первый - эго введение такого демпфирования, которое 
обеспечивает заданную амплитуду колебаний на резонансе, опре­
деляемую зазорами в лабиринтных уплотнениях. Второй критерий 
связан с выбором демпфирования, обеспечивающего минималь­
ный коэффициент передачи на рабочем режиме при амплитуде 
колебаний на резонансе, не превышающей допустимую. Возмо­
жен также третий критерий - подбор демпфирования с допустимы­
ми амплитудой на резонансе и коэффициентом передачи на рабо­
чем режиме.

Коэффициент передачи для заданного демпфирования d  опре­
деляется по известной формуле линейной теории колебаний [113]

т _  у ( е с ) 2 + { e (o d j2 

М Асо2
Коэффициент передачи усилия может быть рассчитан для лю­

бой точки ротора и любой опоры. Но наибольший интерес пред­
ставляют узлы, в которых наиболее вероятно возникновение 
больших динамических возмущений. Коэффициент передачи на 
рабочих частотах желательно иметь меньше единицы. На кри­
тических частотах он может достигать значительной величины, 
что допустимо, если переход через критическую частоту осу­
ществляется достаточно быстро.

5.2. Выбор типа и определение параметров ГДД

Выбор типа демпфера является задачей структурного проекти­
рования. Многообразие типов ГДД следует из анализа, проведен­
ного в гл.1. Но проблема выбора типа демпфера остается откры-
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mil  .......... мнению, ее решение необходимо начинать с Щ
м|нн н <хI использовании упругого элемента (УЭ), так как он зннчи 
п ii.no усложняет конструкцию демпфера. Введение УЭ может 
ом 1ь обусловлено следующими причинами:

- частотной отстройкой,
- восприятием осевой силы ротора,
- компенсацией веса ротора.

Для определения жесткости УЭ при частотной отстройке нсоб 
ходимо провести расчет спектра собственных частот ротора и по­
добрать жесткость таким образом, чтобы собственные частоты бы­
ли выведены из рабочего диапазона.

При постановке ГДД на радиально-упорный подшипник реко­
мендуется обязательное применение УЭ. Он позволяет стабилизи­
ровать характеристики ГДД при работе. В противном случае из-за 
наличия осевой силы по торцам демпфера будет возникать сила су-

Рис.5.1. Алгоритм выбора типа радиального ГДД

хого трения, которая зависит от величины осевой силы и может 
сильно изменяться в зависимости от режима работы двигателя. 
Величина жесткости УЭ подбирается также из условия обеспече­
ния частотной отстройки.

При использовании УЭ для компенсации веса ротора необхо­
димо решение задачи о колебаниях жесткого несбалансированного 
ротора на ГДД с учетом его веса. Методика такого расчета приве-
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дсна в разделе 4.1. Расчеты начинаются с нулевой жесткости УЭ 
(('о=0 на рис.5.1). Если в результате решения окажется, что вес ро- 
юра слишком велик и орбита движения будет неустойчивой, то 
необходимо ввести жесткость - применить УЭ или разгрузочное 
устройство (РУ) от веса ротора. Не исключается также одновре­
менное использование РУ и УЭ.

Основными типами ГДД, применяемыми в настоящее время, 
являются короткие (с уплотнениями и без них), длинные и демп­
феры с торцовыми щелями - ДТЩ. Для правильного выбора типа 
демпфера необходима оценка его влияния на динамику роторной 
системы. С этой целью необходимо провести расчет динамики ро­
тора по упрощенной методике, изложенной в [49]. Такая методика 
применяется для жесткого ротора. Упрощение на данном этапе оп­
равдано, так как позволяет значительно ускорить подготовку ис­
ходных данных. Заданными при этом считаются приходящаяся на 
опору масса тр ротора, дисбаланс и, определенная на предыдущем 
этапе жесткость со упругого элемента опоры, рабочая частота вра­
щения й)р, диаметр вибратора Д  динамическая вязкость р  и плот­
ность р  смазки. Необходимо определить тип демпфера и его гео­
метрию -  длину и зазор.

Вначале следует оценить возможность применения короткого 
демпфера без уплотнений (см. рис. 1.1 и 1.3,б,в), поскольку он наи­
более прост по конструкции. Длину демпфера следует взять мак­
симально возможной в данной конструкции опоры. Величину зазо­
ра 8  определим методом последовательных приближений. Задав­
шись для начала зазором 6=0,1мм (минимальный зазор, который 
можно обеспечить технологически), проведем расчет относитель­
ной амплитуды колебаний ек. Если в результате расчетов оказыва­
ется, что демпфер работает без срывов, то после оптимизации 
окончательно определяются длина и зазор в демпфере. В алгорит­
ме, представленном на рис.5.1, оптимизация проводится по допус­
тимой амплитуде на резонансе (ере2<0,7) и обеспечению условия 
Трасу<  1 •

Возможен случай, когда демпфер работает без срыва, но коэф­
фициент передачи 75>1, т.е. демпфер не снижает усилий, переда­
ваемых на корпус. Такой факт свидетельствует о высоком уровне 
относительного дисбаланса. Уменьшить его можно увеличением 
зазора 8. Увеличив демпферный зазор на величину AS, необходимо 
повторить расчет. Если же значение Траб<\ не достигается, то нуж-
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по 'именин, гни демпфера. Тип демпфера нужно изменять и при 
мкиилсмии срывных режимов, т.е. когда демпфирование в систем* 
мало.

Следующий тип демпфера -  это короткий с уплотнениями (см, 
рис. 1.1 и 1.3,г). Он имеет в 4 раза большее демпфирование, чем 
демпфер без уплотнений [143]. Поэтому, увеличив демпфировани* 
в 4 раза, необходимо повторить расчеты по предлагаемому алго­
ритму.

Если применение короткого ГДД с уплотнительными кольцами 
также не обеспечивает достаточного . демпфирования, то можно 
использовать демпфер с торцовыми щелями (см. рис. 1.1 и 3.1 ОУ 
ДТЩ дает в 10... 15 раз большее демпфирование, чем короткий. Па 
наш взгляд, короткий ГДД с уплотнениями менее удачен по конст­
рукции, чем демпфер с торцовыми щелями. ДТЩ гораздо проще 
конструктивно и обеспечивает большее демпфирование. Оставив 
то же значение демпферного зазора, что и в коротком демпфере, по 
уменьшив величину осевого зазора Soc и длину щели Тщ, т.е. увели­
чив параметр /7, можно устранить срыв и провести после этого оп­
тимизацию демпфера. Однако при этом следует учитывать, что в 
опорах ГТД П <5 [51]. При П >5 необходимо переходить к расчету 
длинного ГДД, т.е. ставить уплотнения без применения питающей 
канавки (см. рис. 1.1 и 1.3,д). Здесь усложнение оправдано, так как 
дает значительное увеличение демпфирования (в 100...300 раз). На 
рис.5.1 в ветвях, соответствующих расчету ДГЩ  и длинного ГДД, 
этапы оптимизации не отражены, так как они аналогичны коротко­
му ГДД.

5.3. Принципы конструирования ГДД

В современных ГТД имеют место высокие остаточные дисба­
лансы -  до 3 кг-см. В то же время вязкость рабочей жидкости 
демпферов имеет тенденцию к уменьшению из-за высокой темпе­
ратуры (до 150...200°С) в опорах. К тому же [237, 142] могут ис­
пользоваться керосин или водород, вязкость которых на 1...2 по­
рядка ниже, чем у применяемых сейчас масел. В этих условиях не­
обходимо выявлять новые принципы конструирования, обеспечи­
вающие создание виброизолирующих опор с достаточным уровнем 
демпфирования.
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На основе методологии проектирования ГДД, разработанной 
авторами в порядке обобщения многолетних исследований демп­
феров, опыта их разработки, доводки и эксплуатации, сформулиро­
вано пять основных принципов конструирования ГДД с маловязкой 
жидкостью, отображенных на рис. 5.2.

Кошаклиыс Торцовая Дросселирующие
у 11.Ю гменнн iue.ii> канавки

\
Уменьшение Создание окружною Введение

обратных потоков перетекания смазки турбу. in заторов
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КОНСТРУИРОВАНИЯ ГДД 

С МАЛОВЯЗКОЙ
жидкостью

Л

У

Дроссельный 
демпфер 
и пакет 
гофров

Введение регулируемого 
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А к т и в н ы е Ал ан  i n  и н ы е
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и жидкостного трении

Г ' '
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Давление Сопроз ивлеине
подачи по горцам

Короткий 
ГДД 

и пакет 
гофров

Длинный ГДД 
и пакет 

распрнмленн ых 
юфров

Рис. 5.2.Принципы конструирования ГДД 
с маловязкой жидкостью

Наиболее очевидным является принцип конструирования, 
обеспечивающий окружное перетекание смазки. Демпфирование 
при этом в 100...300 раз выше, чем в коротком ГДД, благодаря че­
му компенсируется уменьшение вязкости. Этот принцип реализу­
ется введением контактных уплотнений по торцам. Такие уплотне­
ния усложняют конструкцию демпфера и снижают ресурс работы
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I» чедсшие изнашивания. Поэтому представляется, что более юн* 
нелогичными являются демпферы с торцовыми щелями.

Можно существенно поднять эффективность демпфери, 
имеющего упругие кольца с выступами (рис. 1.6,и), если дать вон 
можность жидкости перетекать по окружности. Для этого неоохо- 
димо проточить по выступам кольцевую канавку шириной 4 ...б 
мм, глубиной не более 0,1 мм и уплотнить каким-либо образом 
торцы. Жидкость будет перетекать по окружности и дросселиро­
ваться на канавках, что поднимает уровень демпфирования.

В коротком ГДД для лучшего снабжения зазора смазкой обыч­
но выполняется питающая канавка. Однако в нее при колебаниях 
выдавливается смазка, т. е. имеют место обратные потоки, сни­
жающие эффективность демпфера. Следовательно, второй принцип
-  это снижение обратных потоков.

В гл. 2 было определено, что при турбулизации течения жидко­
сти в зазоре демпфирование возрастает в 2 ...3  раза. Отсюда появ­
ляется третий принцип -  введение специальных турбул и заторов.

Как показано в гл. 2, ГДД работают, как правило, с разрывом 
смазочного слоя. Результаты гл.4 показывают, что ГДД в этом 
случае имеют предельную величину относительного дисбаланса, до 
которого они работают без срывов. Такого недостатка не имеют 
демпферы сухого трения. Отсюда следует еще один (четвертый) 
принцип конструирования ГДД -  сочетание элементов сухого и 
жидкостного трения различного вида.

Как следует из теории колебаний [113], демпфирование полез­
но лишь в резонансной зоне. В зарезонансной зоне коэффициент 
передачи начинает возрастать. Поэтому пятый принцип конструи­
рования ГДД заключается в разработке регулируемых демпферов, в 
которых демпфирование включается только на резонансе. Регули­
рование можно осуществлять за счет исполнительных механизмов
- гидроцилиндров или золотников, сигнал на которые поступает от 
регулятора давления. Это так называемое активное регулирование. 
Однако наличие исполнительных элементов и регулятора усложня­
ет конструкцию. Поэтому представляют интерес демпферы, в кото­
рых регулирование происходит только за счет свойств самой сис­
темы "ротор-опоры" -  так называемые адаптивные, или самона­
страивающиеся демпферы. Регулировать демпфирование можно 
изменением свойств рабочей жидкости (вязкости, плотности и
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сплошности смазочного слоя) или изменением сопротивления на 
выходе из зазора.

Рассмотрим конкретные примеры реализации разработанных 
принципов конструирования.

Для реализации этого принципа предлагается использовать различ­
ного вида уплотнительные элементы как контактные, так и бескон­
тактные. Уплотнительные кольца из резины, описанные в гл.1, с 
течением времени подвергаются изнашиванию. Поэтому было 
предложено использовать в качестве уплотнения кольца из специ­
ального материала (МР). Этот материал давно используется в амор­
тизаторах и фильтрах в различных областях ракетно-космической 
техники [84, 85]. Благодаря тому, что МР изготавливается из жаро­
прочной нержавеющей проволоки, такие уплотнения можно ис­
пользовать в опорах высокотемпературных турбин. При длитель­
ной эксплуатации маленькие кусочки проволоки могут отломаться 
от кольца и попасть в демпферный зазор или в подшипник. Для 
исключения этой возможности кольцо 1 (рис.5.3,а) из МР разме­
щается в пазах вибратора с помощью кольцевых металлических 
шайб 2. Однако кольцо из МР вследствие пористой структуры име­
ет недостаточную жесткость и не может быть использовано как УЭ. 
Поэтому были предложены уплотнительные кольца 3 (рис.5.3,а) из 
многожильного троса [5]. В этой конструкции также возникает до­
полнительное демпфирование за счет того, что трос является УЭ, в 
котором происходит также трение жил троса между собой.

На рис. 5.3,6 представлена конструкция ДТЩ. Торцовые щели

5.3.1. Принцип окружного перетекания смазки

а б
Рис.5.3. ГДД с окружным перетеканием смазки
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I и ооразуются форсуночным кольцом 3, дистанционной шайбой 
I и втулкой вибратора 5. Вес ротора воспринимается УЭ 6, выпол­

ненным в виде ступенчатой втулки с разрезом. От проворота дем Л  
фер фиксируется шпонкой 7. Отметим, что принцип уплотнени» 
торцовой щелью был использован и при разработке других видок 
демпферов -  дроссельных и комбинированных.

Как отмечалось в гл.1, в опорах ГТД России применяются уп-1 
ругие кольца с выступами, имеющими дросселирующие отверсти- 
на гибких участках в местах действия минимальных напряжено!* 
(рис. 1.1) [10]. Однако такие маленькие отверстия (диаметром мене» 
0,8мм) технологически сложно изготовить в кольцах, закаленных 
до твердости HRC 60. Обычно они выполняются электропрожигом! 
что требует больших энергетических затрат.

Поэтому нами был предложен демпфер, имеющий дроссели­
рующие канавки 1 на выступах упругого кольца (рис.5.4,а,б) [12|, 
При колебаниях упругих элементов кольца 2 из камер 3, образо*] 
ванных выступами колец, вытесняется масло. Вытеснение проис­
ходит в окружном направлении, поскольку горцы зазора закрыты 
уплотнением. Глубина канавки обычно равна высоте выступа и 
составляет величину порядка 0,1...0,3 мм, а ширина канавки 3...6 
мм. Возникающие при таком перетекании потери значительно 
больше, чем у демпфера с дросселирующими отверстиями, так как 
длина канавок гораздо больше длины отверстий, а площади попе 
речных сечений у них соизмеримы. К тому же в этом демпфере 
имеется значительный эффект пленочного демпфирования, так как 
жидкость перетекает по окружности вибратора. Такой демпфер 
технологичен, поскольку канавки можно выполнять точением или 
шлифованием. В случае использования двух упругих колец 1 и 2 
(рис.5.4,в) дросселирующие канавки 3,4 можно выполнять и на 
внутренних выступах наружного и внутреннего колец. Упругое 
кольцо с выступами является дорогостоящей деталью вследствие 
того, что коэффициент использования материала при его изготов­
лении не превышает 0,01. Это связано с обеспечением достаточной 
жесткости заготовки при изготовлении.

Поэтому было предложено [4] выступы на кольцах создавать за 
счет применения лент 1 и 2, размещаемых на наружной и внутрен­
ней поверхностях упругой гладкой втулки 3 (рис.5.4,г-е). На лентах 
выполняются окна 4, за счет чего образуются перемычки 5.
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Пакет, образованный кольцом 3 и лентами 1 и 2 устанавливается на 
подшипник 6 таким образом, что перемычки верхней ленты распола­
гаются над серединой окна нижней ленты. В таком положении пакет 
фиксируется шпонкой 7.

Еще один вариант упругого кольца 1 представлен на рис.5.4, ж,з 
[18]. В нем выполняются пазы 2 и 3, расположенные аналогично 
выступам на кольце (рис.1.6,и). В каждый паз устанавливаются пакеты 
витых отрезков тросов 4 и 5, ориентированные по окружности, и 
выступающие из паза, причем пакеты 4 выступами опираются на 
втулку 6 вибратора, а пакеты 5 -  на втулку 7 корпуса. При колебаниях 
вибратора жидкость перетекает в окружном направлении, дросселиру­
ясь на тросовых пакетах.

5.3.2. ГДЦ с уменьшенными образ ными потоками 
и турбулизагорами течения

Принцип уменьшения обратных потоков реализован в конструкции 
демпфера (рис. 5.5,а), имеющего кольцевую канавку 1, в которой 
установлена металлическая лента 2 толщиной, равной глубине канав­
ки [15]. Давлением подачи лента отжимается от отверстия 4 и смазка 
поступает в зазор 3. При колебаниях вибратора 5 в зазоре 3 возникает 
динамическое давление, превышающее давление подачи смазки, 
вследствие чего лента 2 перекрывает отверстия 4, прижимаясь к ним и 
устраняя обратное течение смазки.

250



Другой вариант снижения

Рис.5.6. Турбулентный демпфер

опорах ТНА ЖРД, где рабочая 
большое давление подачи.

обратных потоков представлен на 
рис. 5.5,6 [3]. В этой конструк­
ции в питающие отверстия 1 
вставлен шарик 2, играющий 
роль обратного клапана.

На рис. 5.6 представлен 
демпфер, в котором эффектив­
ность повышена введением спе­
циальных турбулизаторов пото­
ка жидкости в зазоре. Конструк­
тивно турбулизаторы организо­
ваны выполнением на наружной 
втулке 1 вибратора н внутрен­
ней поверхности втулки 2 стато­
ра углублений 3. Такой демпфер 
рекомендуется применять в 

жидкость имеет малую вязкость и

5.3.3. Демпферы комбинированног о трения

Используя принцип сочетания элементов сухого и жидкостного 
трения, можно получить максимальное демпфирование в опоре.

На рис. 5.7,а,б показан демпфер, образованный путем соедине­
ния короткого ГДД и пакета гофрированных лент [13]. Для этого 
были введены специальные втулки вибратора и корпуса П  -  образ­
ной формы, наружные полки которых выполнены с ответными 
трапецеидатьными выступами ! и 2. Пакет гофров 3 устанавлива­
ется с натягом в образующийся при этом кольцевой паз. ГДД соз­
дается за счет образования зазора 4 между внутренними полками 
втулки и подачи туда смазки через систему отверстий и пакет 3.

Для увеличения демпфирования была предложена конструкция 
комбинированного демпфера, содержащего ДТЩ [2] (рис.5.7,в). 
Торцовые щели 1 и 2 образуются также за счет формы втулок виб­
ратора 3 и корпуса 4, имеющих трапецеидальные вырезы.

Наибольшее рассеяние энергии колебаний имеет демпфер, 
представленный на рис. 5.1,г,д, в котором соединены пакет с «рас­
прямленными» гофрами и длинный ГДД [11]. Демпфер сухого тре­
ния состоит из пакетов 1 и 2 (рис.5.7,г). Конструкция пакета ясна из
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рис. 5.7, д, где схематично изображен пакет до сборки. Он cociom  
из двух групп гофрированных лент 3 и 4, разделенных п акетм  
гладких лент 5. Гофрированные ленты расположены таким обра­
зом, что вершины гофров направлены навстречу друг другу. Такой 
пакет имеет большее демпфирование, чем обычный гофрирован­
ный вследствие того, что в середине пролетов вершины групп 3 и 4 
направлены навстречу друг другу.

Комбинированный демпфер с пластинчатым пакетом и дроссе­
лирующими канавками [14] представлен на рис. 5.7,е. В демпфере 
создан гидравлический тракт с высоким гидродинамическим со­
противлением. Это достигается выполнением на внутренней по­
верхности втулки 1 и на наружной поверхности втулки 2 вибратора 
кольцевых дросселирующих канавок 3 и 4 и организаций торцевых 
зазоров 5 и 6 на выходе из рабочих камер, образованных впадинами 
гофров и рабочими поверхностями втулок.

Сочетание дроссельного и гидродинамического демпфера, со­
единенных последовательно, представлено на рис.5.7 ,^ ,3  [114]. 
Особенностью конструкции является наличие промежуточной 
втулки 1, установленной с зазором 2 между упругим кольцом 3 и 
втулкой вибратора 4. Такая конструкция позволяет повысить по­
датливость штатного демпфера с упругим кольцом без серьезных 
доработок опоры.

5.3.4. Регулируемые ГДД

Из всех перечисленных выше способов регулирования наибо­
лее целесообразным представляется изменение сопротивления по 
торцам зазора, обеспечивающее широкий диапазон. Если зазор от­
крыт, то демпфер работает как короткий, если уплотнен - как длин­
ный, т.е. демпфирование может изменяться в 100...300 раз. На рис. 
5.8,а показан демпфер с разрезными металлическими уплотнитель­
ными кольцами [19]. Регулирование ведется в зависимости от ам­
плитуды колебаний вибратора, замеряемой датчиком. Изменение 
демпфирования осуществляется за счет отжатия уплотнительных 
колец 1 и 2 от корпусной втулки 3 посредством штоков 4 и 5, тол­
каемых гидроцилиндром 6, приводимым в движение от регулятора 
давления.

Опора с отключением демпфера после резонанса показана на 
рис. 5.8,6 [17]. Демпфер содержит два упругих кольца 1 и 2 с вы­
ступами и два поршня 3 и 4 с клиновидными выступами. Поршни
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находятся под давлением масла, подаваемого в полости 5 и 6. Г 
другой стороны на поршни действует усилие возвращающих пру­
жин 7 и 8. Полости 5 и 6 каналами соединены с золотником (ни

рисунке не показан). При частотах вращения, больших ЛJ2(t)s _ зо­

лотник перекрывает сливные каналы. Давление смазки в полостях! 
5 и 6 в этом случае возрастает, и в демпферный зазор 9 вдвигаются

Рис. 5.8. Регулируемые ГДД
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клиновидные выступы поршней 3 и 4. Опора становится жесткой.
На рис. 5.8,в показан адаптивный демпфер, имеющий на торцах 

кольцевые камеры 1 и 2, ограниченные стенками 3 и 4 из эластич­
ного материала [20]. Камеры соединяются с зазором 8 каналами 5 и 
6 через отверстия 7 для подачи смазки. При колебаниях происходит 
увеличение динамического давления в зоне отверстия 7, которое 
вытесняет смазку в торцы зазора 8. Возрастание давления мгновен­
но передается в камеры 1 и 2, что заставляет эластичные кольца 3 и 
4 увеличиваться в объеме и перекрывать концы зазора 8, уплотняя 
его. На резонансе демпфер имеет максимальное демпфирование, в 
зарезонансной области оно снижается.

Еще одна конструкция регулируемого демпфера представлена 
на рис. 5.8,г. Особенностью этого демпфера является наличие по 
торцам двух упругих колец 1 и 2 с выступами, причем величина 
наружных выступов не превышает величины демпферного зазора 3 
между втулкой 4 статора и втулкой 5 вибратора. При колебаниях 
вибратора упругие кольца прогибаются, уменьшая величину зазора 
но торцам, вследствие чего возрастает демпфирование [45].

Разработанная методология проектирования и сформулирован­
ные принципы конструирования ГДД, изложенные в настоящей 
главе, позволяют обоснованно выбирать конструктивные схемы и 
оптимальные параметры демпферов для обеспечения требуемых 
критериев динамического качества сложных роторных систем тур­
бомашин авиационных и ракетных двигателей.

В порядке развития принципов конструирования были разрабо­
таны перспективные конструкции ГДД различных типов. Предло­
жено новое научное направление, связанное с разработкой теории и 
конструкции регулируемых ГДД. Разработанные конструкции ре­
гулируемых ГДД весьма перспективны дня применения в опорах 
роторов Г'ГД и ТНА ЖРД, однако их внедрение сдерживается от­
сутствием теоретических основ их расчета. В связи с этим появля­
ется насущная необходимость формулирования принципов, разра­
ботки методов и средств регулирования ГДД, чему будет посвяще­
на следующая глава монографии.



<• lYn iinniiiiti мрнищнш регулируемого демпфировании 
при iipnchri ировании упругодемпферных опор

6.1. Общие положения и классификация управляемых 
упругодемпферных опор

В первой главе монографии было показано, что демпфирование 
оказывает положительное влияние на динамику одномассовой сис­
темы только в области резонанса. За резонансом, при относится!.* 
ных частотах rj> /2 , оно оказывает отрицательное воздействие, что 
проявляется в увеличении коэффициента передачи усилия черви 
опору на корпус [113]. Оптимизационный анализ амплитудно­
частотной характеристики коэффициента передачи усилия чере1 
упруговязкую опору для одномассовой системы (рис. 1.10) показал! 
[171], что на резонансе коэффициент демпфирования d  должен 
стремиться к бесконечности, а при относительных частотах T}>J2 J  
наоборот, к нулю. Для многомассовой системы это явление также 
имеет место [40], что проявляется в увеличении виброскорости и 
амплитуды колебаний ротора, демпфера и корпуса опоры в области 
за резонансами (рис.4.9) при увеличении демпфирования (уменьше­
ние параметраQ = ( d d ) l a k )•

В работе [129] было показано экспериментально, что единст­
венным путем обеспечения минимального уровня вибрации во всем 
частотном диапазоне работы турбонасосного агрегата является ис­
пользование управляемых упругодемпфирующих опор с регули-| 
руемыми параметрами жесткости и демпфирования.

Совершенно новые возможности открывают регулируемые уп 
ругодемпфирующие опоры (УДО) роторов. Это - системы автомг- 
тического управления вибрацией объекта с целью снижения ее до 
требуемого уровня в определенных точках двигателя, в заданном 
диапазоне частот, для определенного класса возбуждающих нагру­
зок. Объектом регулирования является ротор и присоединенные к 
нему опоры. Источник информации - параметры вибрационного 
состояния объекта. Критерий эффективности управления - ампли­
туда вибрации или другой параметр, характеризующий виброактив­
ность двигателя. Как правило, управляемые УДО имеют источники 
энергии. В зависимости от способа ее использования можно выде­
лить четыре группы регулируемых опор. К первой группе относят­
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ся активные упругодемпфирующие опоры, в которых развиваются 
управляющие силы и перемещения, приложенные непосредственно 
к изолируемому объекту (ротору) наряду с вынуждающими силами 
с целью их компенсации [66]. Они, в свою очередь, подразделяются 
на поисковые и беспоисковые. Беспоисковые системы используют 
для настройки заранее определенную матрицу коэффициентов 
влияния [62] и обеспечивают высокое быстродействие. Поисковые 
системы формируют вектор оптимального управления постепенно, 
путем попеременного пробного изменения амплитуд и фаз компен­
сирующих усилий и анализа поведения заданного функционала 
[66]. Из литературы [81] известны активные виброзащитные систе­
мы, управляемые по вибрационным параметрам (ускорению, скоро­
сти) источника колебаний или по перемещению (отклонению) изо­
лируемого объекта.

Во вторую группу можно отнести опоры с пассивным регули­
рованием, в которых закон управления заложен в саму конструкцию 
опоры. В активных и пассивных УДО энергия для управляющего 
воздействия связана с энергией колебания и входит в энергетиче­
ский баланс. Такое регулирование будем называть с управлением по 
внутреннему возмущению.

В третью группу входят УДО с переменными параметрами, в 
которых исполнительные устройства воздействуют на пассивные 
параметры (массу, жесткость, демпфирование), меняя их величину. 
Такие системы называют полуактивными [65]. В четвертую группу 
относят УДО с переменной структурой, где изменяются не только 
параметры, но также ход и порядок включения различных звеньев 
[154]. Затраты энергии от внешнего источника в УДО с перемен­
ными параметрами и структурой не связаны непосредственно с ко­
лебательным процессом и определяются механизмом воздействия 
на параметры и структуру. При этом можно использовать механи­
ческие, пневматические, гидравлические, электрические устройства 
или их комбинации. Такое регулирование будем называть внешним, 
где алгоритм управления реализуется с помощью систем, в состав ко­
торых входят датчики измерения параметров вибрации, блоки форми­
рования сигнала управления и регуляторы параметров. Основным фак­
тором управления является скорость изменения регулируемых пара­
метров. так как при определенных условиях система может быть неус­
тойчивой. Быстродействие системы зависит от вида обратной связи, 
которая может быть электрической, механической, гидравлической
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или их комбинацией. По типу действия управляемые УДО можно р»1- 
делить на непрерывные, работающие постоянно, и дискретные, вклко 
чающиеся в работу на короткие промежутки времени.

Примером пассивной управляемой дискретной УДО являете! 
опора турбины ТВД НК-12 (рис. 1.2,в) [129]. Подшипник в этой опо­

ре монтируется на упру­
гую втулку, установлен­
ную на ротор с небольшая 
радиальным зазором |, 
При разгоне ротора ам­
плитуда колебаний увел* 
чивается согласно кривой 
1 (рис.6.1), зазор s выои 
рается, а жесткость в сис­
теме ротор - опоры скач­
кообразно возрастает. Ам­
плитуда ротора уменьши 
ется за счет перехода на 
кривую 2 амплитудно­
частотной характеристики 

(АЧХ), появляется зазор между втулкой и ротором, жесткости 
уменьшается до первоначального значения и система скачкообраз­
но возвращается на кривую 1 АЧХ. Процесс повторяется до тех 
пор, пока не будет пройден резонанс, и амплитуда колебаний ротора 
в опоре турбины не станет меньше зазора между втулкой и ротором, 

В основу работы управляемой УДО заложена программа измен 
нения регулируемого параметра в зависимости от времени или w  
менения регулирующего параметра. В связи с этим их можно разд 
лить на временные и параметрические.

Правильно выбранный закон управления жесткостной или 
демпфирующей характеристикой позволит минимизировать коэф­
фициент передачи усилия Т, передаваемого с ротора через опору н> 
корпус, как показано толстой линией для предельного случая нл 
рис. 1.10. Возможны различные законы управления параметрами 
опоры, например, релейный, линейный, экспоненциальный или 
комбинированный, которые в общем случае можно объединить и 
линейные и нелинейные.

В работе [168] проведено сравнение различных законов регули* 
рования динамических характеристик опор роторов и показано, что

п, мин'1

Рис. 6.1. Амплитудно-частотная 
характеристика управляемой 
УДО дискретного типа
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наиболее оптимальным является релейный таково, а эффективное! ь 
регулирования зависит от интервала изменения жесткости опоры. 
Однако реализовать релейный закон регулирования весьма сложно, 
поэтому авторами исследуются случаи линейного закона управления 
жесткостной характеристикой опоры ротора, эффективность которо­
го зависит от момента начала регулирования.

Согласно вышеизложенному, классифиционными признаками 
у правляемых упругодемпферных опор роторов могут быть:

- формирование управляющего сигнала;
- вид управления;
- вид закона управления;
- тип действия;
- тип программы.
На основе анализа литературных источников можно предложить 

следующую классификацию, схема которой приведена на рис.6.2.
Анализ рис.4.10 показывает, что чем больше интервал варьиро­

вания демпфирования (параметра Q) в системе при изменении ам­
плитуды колебаний в демпфере, тем эффективней снижение вибро­
скорости на корпусе опоры.

Следовательно, в динамической системе коэффициент демпфи­
рования d  должен изменяться в зависимости от амплитуды колеба­
ний в демпфере. Причем с ростом амплитуды колебаний (критерия 
е), на резонансах он должен увеличиваться, а за резонансом, при 
тр-v 2, снижаться. Этим требованиям отвечает гидродинамический 
демпфер, в котором демпфирующая составляющая гидродинамиче­
ской реакции слоя смазки Fx нелинейно возрастает с увеличением 
критерия е (для £ >0,4) таким образом, что её производная (коэффи­
циент демпфирования d) также возрастает, в отличии, например, от 
пластинчатых демпферов, в которых демпфирование снижается при 
больших амплитудах колебаний [129]. Степень нелинейности 
демпфирующей составляющей FT от амплитуды колебаний (крите­
рия е) в ГДД зависит от типа демпфера (см.табл.1.3). Добиться уве­
личения диапазона изменения коэффициента демпфирования можно 
за счет регулирования демпфирующей характеристики по экспо- 
ненциапьному закону.

В следующем разделе монографии рассмотрим возможности 
управления динамическими параметрами гидродинамических 
демпферов опор роторов и сформулируем основные принципы и 
методы их регулирования.
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Рис. 6.2. Схема классификации управляемых упругодемпферных опор
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Рассмотренные ранее нерегулируемые конструкции ГДД могут 
не обеспечивать выбранных критериев оптимизации, заключаю­
щихся в минимизации амплитуды колебаний ротора на резонансе и 
виброскорости на рабочем режиме. Таким образом, первой причи­
ной регулирования ГДД является обеспечение оптимального вибра­
ционного состояния во всем частотном диапазоне за счет управле­
ния демпфированием. Однако в ГДД при изменении демпфирую­
щей составляющей гидродинамической силы FT изменяется, причем 
нелинейно, и радиальная составляющая Fr, влияя на жесткость опо­
ры ротора. В разд. 4.3.2 было показано, что жесткие нелинейные 
динамические характеристики опоры приводят к загибу скелетной 
кривой амплитудно-частотной характеристики системы вправо 
(см.рис.4.5), расширяя область частот с повышенными амплитудами 
колебаний ротора. При закритическом дисбалансе ротора в системе 
могут возникать срывные режимы, которые характеризуются по­
вышенными уровнями коэффициента передачи усилия через опору 
не только на резонансе, но и за резонансом (см.рис.4.3). Эти явления 
не наблюдаются при линейной характеристике опоры, например, 
при полном охвате вибратора смазкой. Таким образом, второй при­
чиной необходимости ретуширования ГДД является наличие срыв- 
ных режимов работы или существенный наклон скелетной кривой 
АЧХ роторной системы. В ГДД авиационных ГТД сравнительно 
низкое давление подачи часто не обеспечивает полный охват вибра­
тора смазкой. Поэтому при дисбалансе ротора больше критического 
необходимо изменять зависимость радиальной составляющей силы 
от амплитуды колебаний в демпфере по линейному закону с помо­
щью давления подачи.

В состав регулируемого ГДД, как правило, входит регулятор дав­
ления или расхода с обратной связью. Основным фактором управле­
ния является скорость изменения регулируемых параметров, так как 
при определенных условиях система может быть неустойчивой.

Схема обеспечения регулирования ГДД изображена на рис.6.3.
Для гидродинамических демпферов предпочтительным являет­

ся управление по относительному смещению втулки вибратора 1 
(см. рис. 1.3) относительно втулки статора 2, что соответствует из­
менению величины демпферного зазора. Принцип управления по 
(ггклонению имеет определенные преимущества, гак как не требуется

6.2, Принципы регулирования ГДД
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К О Н С Т Р У К Т И В Н Ы Е  Р Е Ш Е Н И Я

Рис.6.3. Схема обеспечения регулирования гидродинамических демпферов
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полная информация о возмущениях, а его целью является миними- 
шция цепи управляющего сигнала. Удобна обратная связь механи­
ческого (см.рис.5.8,г) или гидравлического типа по давлению в 
демпферном зазоре (см.рис.5.8,в). Первый вариант, на наш взгляд, 

• предпочтительней, так как использование гидравлической системы 
| регулирования усложняет конструкцию и снижает надежность.

Принципиально управление характеристиками демпфера может 
осуществляться через свойства и параметры рабочей жидкости. 
Демпфирующая способность ГДД определяется тангенциальной 
проекцией гидродинамической реакции слоя смазки в демпферном 
ш оре. Как было показано в разд. 2.4, она состоит из вязкостной и 
инерционной составляющих. Вязкостная составляющая гидродина­
мической силы обратно пропорциональна вязкости смазки и может 
регулироваться за счет изменения ее температуры. Температура в 
ГДД поддерживается на определенном уровне за счет количества 
гмазки qd, протекающей через демпфер (см. разд. 3.8.2). Если демп­
ферный зазор уплотнен по торцам, то проток смазки организуют 
либо через зазоры в поршневых металлических уплотнительных 
кольцах (см.рис. 1.8,г), либо выполняют специальные каналы для 
отвода смазки и тепла, выделяющегося при работе демпфера 
(см.рис.1.8,е). Расход через такие каналы можно регулировать с це­
лью изменения температуры и вязкости смазки в демпферном зазо­
ре. Однако, как было показано в разд. 2.5. при снижении вязкости 
смазки растет инерционная составляющая, что приводит к появле­
нию радиальной составляющей гидродинамической силы, являю­
щейся аналогом динамической жесткости. Радиальная составляю­
щая гидродинамической силы возникает и при появлении областей 
кавитации смазки (см. разд. 2.3), при этом демпфирующая состав­
ляющая гидродинамической силы уменьшается. Области кавитации 
смазки появляются в том случае, когда давление в слое в области 
разряжения становится равным давлению насыщенных паров и про­
исходит изменение фазового состояния смазки. Регулировать 
величину области кавитации, а, следовательно, величины демпфи­
рующей и жесткостной составляющих гидродинамической силы, в 
определенных пределах, можно за счет изменения давления подачи 
смазки в демпфер.

Величины составляющих гидродинамической реакции в демп­
ферном зазоре зависят от режима течения смазки. Как было показа-
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m o  i t  г . 'I 2 ,  наличие туроулоншого режима течения смазки увеличи- 
наст сос тавляющие гидродинамической реакции слоя.

Конструктивными методами можно изменять сопротивление нп 
входе в демпферный зазор, что для ГДД приведет к изменению да? 
ления подачи, а, следовательно, и динамических характеристик 
демпфера [26]. Увеличение сопротивления на выходе из демпферного 
зазора приводит к смене направления перетекания смазки - от осево­
го к окружному, а, следовательно, и к изменению типа демпфера с 
короткого на длинный [23,25], у которого выше демпфирование и 
жесткость (см.табл.1.3). Существенное влияние на динамические ха­
рактеристики ГДД оказывает величина и форма демпферного зазора. 
Изменением его можно обеспечить линейную зависимость динами­
ческих характеристик ГДД в нужном диапазоне амплитуд колебаний 
[24, 118] (см. раздел 3.9). Регулирование демпфирующих и жесткост 
ных характеристик в опорах роторов может осуществляться и другими 
способами, приведенными на рис.6.3 [38], например, отключением 
демпфирования на зарезонансных режимах работы [21,22, 27].

Примеры конструктивного решения для регулируемых ГДД 
приведены в разд. 5.3.4.

Регулятор расхода в системе питания смазкой может устанавли­
ваться на входе в опору (см. рис.5.8,а) или на выходе из демпферно­
го зазора (рис.5.8,б). При использовании регуляторов расхода полу­
чают управляемую опору с несколькими последовательно или па­
раллельно расположенными проточными объемами с давлением 
смазки Р\ Рк  (распределительная канавка, питающая канавка, 
демпферный зазор, проточки под уплотнения и т.д.) (см.рис.5.8Дв). 
Схемы таких опор приведены на рис. 6.4 . |  р

\ р «

РI
Рк

d
Рк р :

~  *р• «ых <1

Рг

а 6 \  Р.ых
Рис.6.4. Схемы многокамерных УДО: а -  с параллельным расположен? 

б -  с последовательным расположением камер
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6. 3. Регулирование ГДД давлением подачи

Для многорежимных и высокоскоростных роторных машин 
рабочая частота вращения ротора которых лежит выше первой, 
второй или третьей критической частоты, большое значение 
имеет возможность регулирования характеристик демпфера в 
процессе работы.

Регулирование применяется для поддержания оптимального 
значения демпфирования или жесткости опоры, обеспечиваю- 
ш,их приемлемые значения коэффициента передачи усилия на 
резонансной и рабочей частотах вращения ротора.

В случае использования в упругодемпферной опоре гидро­
динамического демпфера управление жесткостью и демпфиро­
ванием может быть осуществлено с помощью давления подачи.

Уравнение для безразмерной тангенциальный составляющей 
гидродинамической силы с учетом кавитации смазки для длинно­
го ГДД было получено в разд. 2.3 в следующем виде:

рн = PHS 2/  12/jR2П - безразмерное давление насыщенных паров;

Р н -давление насыщенных паров; Р п -давление подачи. 
Параметр А,, изменяется в интервале от 1 до 2. Предельные значения 
соответствуют половинному и полному охвату вибратора смазкой.

Графики зависимости (6.1) для различных значений PN пред­
ставлены на рис. 6.5. Видно, что регулирование силы демпфирова­
ния за счет давления подачи возможно лишь в области между кри­
выми 1 и 2 , соответствующими полному и половинному охвату 
демпфера. Управление демпфирующими свойствами в зависимости

6.3.1. Д линны й ГДД

(6 .1)

Ад =1 + 4-10 5(1 -£)~*'n  P ^  ехрР 2,9(1 -£)]для 0 < £: < 0,5;
(6 .2)где

Ад = 1+ (2 ,76 -2 ,45 f)P ^’75 для 0,5 < е  < 0,9,

где PN = Рп -  Рн - безразмерное давление питания;

Р п  =PnS 2/\2/.iR2n -  безразмерное давление подачи смазки;
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О 0.2 0.4 0.6 0.8 £
Рис.6.5. Зависимости F T от относительного эксцентриситета е

от целевой функции может осуществляться по различным законам 
(см.рис.6.3).

Наиболее предпочтительными являются линейный и релейный за­
коны управления. Дчя обеспечения линейного закона изменения демпфи- 

-рующеи силы от эксцентриситета, в виде г т =  K^S , необходимо знаи

по какому закону должно изменяться давление питания PN = f { s ),
Этот закон для области регулирования определяется из равенства

. ПЕ
К\С — ЛА

° (2 + е 2 ){\ -  £ 2)0,5 ' 
откуда, учитывая зависимости (6.2), находим

y1(2 + £ 2) ( l - g 2)0-5 - п  }

4 • 10 -5 /Т(1 -  f ) -6,12 ехр[12,9(1 - е ) ] \

1,п

для 0< £ <0,5; (6.3)

PN =
К| (2 + £ 2)(1 -  £ 2)0,5 -  п  

яг(2 ,76- 2,45g)
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Коэффициент пропорциональности К| выбирается из условий рос­
та демпфирующей силы. Чем больше значение К|, тем круче зависи­
мость тангенциальной составляющей силы от эксцентриситета.

Область существования коэффициента К\ находится в пределах 
K-|mm<TCi<  Ximax , чю  соответствует тангенсу угла наклона касатель­
ных, соответственно к кривым 2 н 1  на рис.6.5.

Зависимость демпфирующей силы от относительного эксцентри­
ситета при полном охвате (кривая 1 на рис.6.5) для 0< £ <0,4 практиче­
ски линейна. В этой области можно пользоваться зависимостью 
Р N =1,07 с, обеспечивающей работу демпфера с полным охватом, од­

нако при £>0,4 кривая 1 отличается от линейной зависимости, поэтому 
здесь необходимо регулирование давления питания, согласно уравне­
ниям (6.3) и (6.4).

Из уравнения (6.1) для А„~2 при £=0,4 определим F k -  1,27 , от­

куда Kimax=/rr/c / с  = 3,17. При к .=  к 1тах. наиболее широк диапазон 
применения линейного закона управления по эксцентриситету. Верх­
ней границей области его применения является точка пересечения ка­
сательной к кривой 1 с кривой 2 (рис.6.5). Эта точка находится из ра-

2 же _
венства к. е = ------------------------------которое сводится к кубическо-

тах (2 + £ )(1 — £ )

му уравнению Я3 + ЗЯ2 + 2Я -  D=0, где Я = £ ' , a D=4-( л  /к i тах) 2 • 
Так как область работы гидродинамического демпфера находится 

в диапазоне 0<£<0,9, а интересующий нас корень кубического уравне­
ния £ =0,93, то можно считать, что область применения коэффициента 
К]max включает в себя весь диапазон работы демпфера.
Значение x'imm определяется кривой 2 на рис.6.5. Она описывается ли­

нейной зависимостью в диапазоне 0<£ <0,4, т.е. F k = K imin £

Из уравнения (6.1) при Д>= 1 для £=0,4 находим F k =0,73, откуда 

K]mm= FTk I s  - 1,59. Диапазон применения линейного закона

F k = Kimin£ будет 0<£ <0,4. При возрастании коэффициента пропор­
циональности от /C]mm до К|тах диапазон применения линейного закона 
регулирования расширяется от 0<£<0,4 до 0<£<0,9 (прямая 3 на 
рис.6.5).
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Половинный охват вибратора смазкой обеспечивается при дав­
лении питания PN= 0. Таким образом, можно добиться линейной
зависимости в диапазоне 0<£ <0,4.

Если при изменении частоты прецессии и эксцентриситета не­
обходимо поддерживать постоянной демпфирующую составляю­
щую гидродинамической силы в демпфере, то необходимо обеспе­

чивать закон управления в виде F rk =К=const (прямая 4 на рис.6 4), 
Для этого случая из уравнения (6.1) получаем 

„  . же
л  = Ад   -------- — - , откуда, учитывая зависимости (6.2), находим

(2 + е г )(\ - е 2)0-5

_ J  К(2 + е 2) 0 - £ 2)0'5 -  же 1 '"
Pn ~ \ ------ ; -------------- f для 0 < f <  0,5; (6.5)

| 4 1 0 же{\-е) ' ехрР 2,9(1 - г ) ]  I

Р.ы =
К { 2  + £ z ) ( \ - s z )"-> - Ж Е  1,33

для 0,5 < £< 0,9. (6.6)
е ж  (2 ,76  -  2,45 £ )

Поддерживая давление питания в соответствии с зависимостями 
(6.5) и (6.6), можно обеспечить постоянство демпфирующей со< 
ставляющей гидродинамической силы. Очевидно, что задаваемое 
демпфирование должно быть не нулевым. Из рис. 6.5 видно, что

зависимость Д / =A^=const (прямая 4) может быть реализована ни 
отрезке, ограниченном слева кривой 1, а справа кривой 2.

Еще один закон управления, представляющий интерес при ана­
лизе динамики ротора на упруго-демпферных опорах, - это релей' 
ная зависимость демпфирующей составляющей от эксцентрисите

та: FTk =var при £ -const  (прямая 5 на рис.6.5). Такой закон исполк 
зуется, когда необходимо резкое увеличение или снижение демпфирования, 

Из зависимостей (6.1) и (6.2) при £ =const получим зависимосп 
демпфирующей составляющей от давления питания

p k \  k \P n ° ’9 + K 3 для 0 < £ < 0,5;
Г , 7 (6-7

2 Г  N  7 "  ~ п  "

где = Ж £ 4 2 + £ 2) ( 1 - е 2) 0'*-, К2= 4  10‘ 5( l- f )“6’12 tf,ex p [l2,9(1
К ъ=(2,16-2А5е )К\
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При больших возбуждающих нагрузках в роторной системе 
возможны неусгановившиеся режимы, характеризующиеся повы­
шенными уровнями вибрации, что обусловлено нелинейной жест­
костью смазочного слоя ГДД (см. рис.4.3). Безразмерная радиаль­
ная составляющая гидродинамической силы, которая является ана­
логом жесткости, для ламинарного режима течения с учетом кави­
тации смазки может быть представлена согласно (2.71) в виде

F  к - В l £ lb R~B<>------- i
(2 + £ )(1 ~ £ )

где Вд= 1-5-10’8( 1 -£■ ) '10 61 ехр[21,7( 1 -£)] для 0 < е  < 0,5,

Д ,= 1-1,05 (1 - f )061 ехр[2,25( 1-ff)] для 0 ,5< е<  0,9.
' г '  к  -Для обеспечения линейной зависимости г  R ~к 2£  необходимо ре­

гулирование давления питания по закону

=
2 е  -  к 2 (2 + g 2 )(1 -  s 2 ) 

2 s B ]

где 5,=5-10‘8( l - ^ ) 'IOexp[21,7(l-ff)] и т - 0,62 для 0 < £ < 0,5/ 
В \ -  1,05 ( l-£ )° ’6lexp[2,25(l-g)] и т=0,77 для 0,5 <£  < 0,9. 

При половинном охвате втулки-вибратора смазкой, чему соответствует
В0 = 1, зависимость F  kR линейна до значения £ =0,2 (см. рис.2.18). Вы­

числив для случая половинного охвата г  R - 0,04 при £ = 0,2, получим 

значение к?=0,2, обеспечивающее линейное изменение радиальной со­
ставляющей гидродинамической силы.

Необходимо отметить, что все выводы даны для безразмерного дав­
ления питания, которое является функцией еще и скорости прецессии.

6.3.2. К ороткий непроточный ГДД

Зависимость безразмерной тангенциальной составляющей от 
критериев подобия для короткого непроточного ГДД при наличии 
кавитации смазки была получена в разд. 2.3 в следующем виде:

W k , леЛ 2
F r = A k

24(1 -  £ 2 ) 1,5 ’

где .Д.=1+{3,76 (1 - г )1’51 ехр[2,89 (1-g)]}; Рк = Рк / л
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Ч Iи |k-i улирования тангенциальной составляющей гидрод 
мнчсской силы по линейному закону безразмерное давление i 
ния должно изменяться по зависимости

-  _ к324(1 - г -2) 1,5 -ж?}
■V -  ~ >

где Ч |=3,76(1-£')1’51ехр[2,89(1-£■)].

Принимая при полном охвате вибратора смазкой (Ак~2) зависни 

функции G k. -  Frk /Я2 =Ki£ линейной до £ = 0,3, дальнейшее измен 
тангенциальной составляющей по этому же закону возможно реа 
ватъ за счет регулирования давления питания, согласно уравнению 
при к4 =0,3, до достижения половинного охвата вибратора смазкой. 

Значение относительного эксцентриситета £=0,65, при кот<
реализуется половинный охват, находим из решения квадрат 

2 2/3
уравнения е  — 1- (ж /2Ак^) . Если аппроксимировать линейной
зависимостью выражение для G k. в интервале до £ = 0,4, то получа­
ем Х'4 =0,34, а область регулирования расширяется до е  = 0,7. Вы­
ражение для коэффициента кз в нашем случае имеет вид к 3 — к4 /Я2 

Более актуальным является регулирование радиальной составляю­
щей гидродинамической силы по линейному закону в виде

где Вк = 1 - {]0,2 (1 -Е )2’24 ехр[1,88 (1 -£)]} Рк .

Для этого давление питания должно изменяться по зависимости

-  sA2 - к 5 6(1- £ 2 )2
P N -  ,  I

еЛ В {
где Ву=10,2(1 -£ )2,24 ехр[1,88 (I -£)]; к 5=0,06Я2.

Это необходимо в слу югда давление подачи не обеспечи­
вает полного охвата вибр ;мазкой, а в системе наблюдаются
срывные режимы работь ловленные нелинейной зависимо­
стью радиальной составля ;мазки ГДД от эксцентриситета.
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6.4. Расчетные линейные модели 
многокамерных упругодемпферных опор роторов

При решении задач динамики роторов используется совокуп­
ность уравнений динамики движения подвижной массы, неразрыв­
ности и сохранения энергии для рабочего тела в трактах опоры. Для 
определения расходных характеристик дросселирующих элементов 
опор использованы зависимости, приведенные в работах [138,167].

Опорные узлы могут выполняться по многокамерной замкну­
той схеме, когда перетекание рабочей среды организуется по внут­
ренним магистралям, включающим демпферные объемы и дроссе­
лирующие элементы. Схемы исследуемых опор показаны на рис.6.4. 
Особенность таких устройств обусловлена наличием двух и более 
дополнительных (кроме рабочей с давлением Рк) камер, соединен­
ных параллельно (рис.6.4,а) или последовательно (рис.6.4,5) отно­
сительно рабочей камеры.

В качестве расчетной примем обобщенную схему опоры, изо­
браженную на рис.6.4,а, которая позволяет наглядно представить 
процессы в системе, оценить влияние демпферных объемов на ди­
намические характеристики.

Уравнение неразрывности потока газа через входной, межкамерные, 
выходной дроссели

Мвх(1, Рк ) -  М, (/>, ,РК)~ М2 (Р2 ,РК)-  Мвых{1, Рк ) = j t (pKVK) (6.9)

определяет давление и силы, действующие на подвижную массу со 
стороны рабочего объема. Суммирование этих сил с инерционными 
и нагрузкой на опору дает уравнение равновесия сил, действующих 
на подвижную массу,

7 2 7
т - - ~  I f P K ( l , P , ) d F - m g - N  = 0 ,  (6.10)

dt~ f
где m-  масса подвижного элемента; N-  внешняя нагрузка на опору.

Выражение (6.9) представляет собой нелинейное уравнение, 
связывающее перемещение / подвижной массы с давлением в рабо­
чей камере Рк. Исследуем линеаризованное уравнение (6.9) при ма­
лых перемещениях 31.

Для исследования характеристик проточных опорных систем 
определяется динамическая реакция проточного объема
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Caw,(S) = —  = FK — ' (6-11)51 81
где W — несущая способность объема; Fk-  площадь камеры.

Динамическая реакция слоя может быть получена из уравнения 
неразрывности течения рабочего тела (6.9)

8Мех -  5М, -  8М 2 -  8М вых = 4  (РК У к ) (6-12)
at

и массовых расходов через межкамерные дроссели

8 Mx = ^ { p xVx)- S M2 = ^ ( p 2V2) .  (6.13)
at  at

С учетом того, что 8Vк  ~ - F K8 l , уравнения (6.12) и (6.13) за­
пишутся в виде

8М вх -  8М | -  8М 2 -  8М вых =  р KV д- 5  к ~ Р  к р  к Т 81
5М Х = pjKj&SP,; Ш 2 = p 2V2S5P2 , (6.14)

где S=d/dt -  оператор дифференцирования.
Массовые расходы через дросселирующие элементы опоры за­

висят от перемещения массы и давления жидкости в камерах

При введении обозначений

<з, =■
d l  * d l

д М х д М 2
■ з = ----- L; ‘ 4 “  п<
3 4 д Р к ’ 5

А. -

< ? М в х _ и д М аых

д Р К ’
и . — ■

д М х , # 9 А / 2-----  ■
д Р х 6 д Р 2

(6.15)

вместо уравнений (6.14) можно записать

(«1 -« 2  +PfCFKS)Sl=(b2-Ь - - ^ - 7  + ̂  + * 4 ^ .

откуда динамическая реакция слоя жидкости 

/■ з?Ъ % ТА -ТХТ3- Г Х TA)S2̂ T x-r,-T4)S +l
durrV~*-'cm о ~ ~------------ ------------------------------ .щърХщ-щ-щ -Щк ‘̂1щ-тъ-ъ+ъкхщк1-тъкь-ъьт
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где С ^ FK —— —  - статическая жесткость опоры; 
ft, - Ь 2

= ; 72 = ^  '̂к ; = £ &  _ параметры опоры; (6.16)
а, —Uj /ь ft; ft,

к  = — ^ —  • ki -  ———  ; k , -  - - — —  - коэффициенты влияния.
1 ft2 — ft] ' 2 ft2 -ftj ft2 -fti

Параметры T x. . l \  характеризуют динамические процессы в 
камерах опоры при течении рабочего тела через дросселирующие 
элементы. Безразмерные параметры fa, fa, fa характеризуют чувст­
вительность расходных характеристик дросселей на изменение дав­
ления жидкости в разных камерах.

Динамическую реакцию можно записать в обобщенном виде

CduH(S )  = С ст 4 ^ - — • <6Л7>
ди Е  S  + F  S  -г KS  + 1

Диапазоны численных значений комплексов в уравнении (6.17) 
в безразмерном виде ( А  -  А со§\ В  = B(Oq и т.д.) определим по зави­
симостям (6.12) для любых возможных вариантов изменения пара­
метров Tj и к , [138]:

^  = 0,05 -  400; В = 0,2 -г- 800; С = 2,3  И  000;

Е  = 0,04 з- 250; F =  0,14 ^ 600; К  = 0,7 -ь 230.
Опыт проектирования и эксплуатации опор с жидкостной смаз­

кой показывает, что в реальных конструкциях реализуются значе­
ния этих комплексов, близкие к нижним границам указанных диа­
пазонов^ 35].

Частотную характеристику динамической реакции УДО полу­
чаем после подстановок S  = ico и со -  ?]Щ в уравнение (6.17):

г  I Л - г  0 - ^ У ) + * ? 7 - ^ У )
(-dial1 (ft Q m  — 2 2 ч у р  7-3 ч ' ( • )

( 1 - /< У ) + г ( /0 / - / ' 7)
Уравнение (6.18) можно представить в виде 

Саин0 '7 ) = С глр(7) + ^ ( 7 ) ,  
где упругая и демпфирующая составляющие динамической реак­
ции, характеризующие жесткосгные и диссипативные свойства 
УДО, соответственно равны
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^  /■ , J ' y 4 Tl) _ A ^ r f  ~(E*C+A3K - B rF2)rf' +(CK-F2 -W)r?  + 1

>пД Q,„ "  ^ - В Д + d - f V ) 2
(6.14)

Д 17) (Ah'  -  £ -'/r > 74 ~(F С-A +FJ +B K)rf +(C-K)
ccm V (^-£V )2+(1-FV )2 j

В соответствии с выражением (6.17) в структурной схеме УДО 
(рис.6.6) входным воздействием является приращение внешней нп- 
грузки на опору 8  N  или смещение подвижной массы опоры *2, и 
выходным -  динамическая реакция рабочего объема, т.е. прираще-^ 
ние давления <$*к и несущей способности SW  = FK8PK .

Опорный узел представляет собой замкнутую систему регули­
рования и его передаточная функция определяется на основании 
линеаризации уравнения равновесия (6.6) при силовом возмущении

m S 2х2 + 8W  - 8 N , (6.20)

где SW ~ C duH(S )(x2 - X , ) -  приращение несущей способности опоры; 
X] и х2- координаты подвижной массы.

Согласно последнему уравнению для опоры может быть полу­
чена передаточная функция системы, например, коэффициент перс-j 
дачи усилий I (S)  = 8W /8N

cdUH(s)1(S) = -
m S '  + С 0ин(8)

Частотная характеристика функции (6.21)

(6.21)

1 0 4 )  = (1 - B 2t72) + i(Crf - 4 i T1i )

(] -  B 2TJ2 + F 2?]4 -  ) + i(<Ejj -  A 3rj3 + E 3r/5 -  K t] 3 )

m
1 r  A 3S 3 + B 2S 2 +CS  + 1

m S г E 3S 3 + F 2S 2 + KS + ]

Pnc.fi.fi Структурная схема трехкамерной УДО 
при силовом возбуждении
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определяет АЧХ и ФЧХ опоры:

_ I____________ ( 1 - Д У ) 2 + ( С ? 7 - Л V ) 2______________;(6 .22)

^  П \ { \ - В 2т12 + ̂ V  - г]2)2 + (Ст] - АV  + E 3tj5 -Кт}2) 2

_ . ( C n - S r ? ) a - W + F n 4 - r r H \ - & r f ) € ' T I - £ T f .(6.23) 
Ч +?V-1]2)+(Ст7-Ъг)(Ст]-А3тт -i-V jf-k r? )

В работе [258] в качестве определяющих приняты параметры 
со0 , Т\ и отношение Т2/  7). Однако по мере усложнения конструк­
ции количество определяющих параметров возрастает. Поэтому, 
исходя из анализа выражений (6.22) и (6.23), в дальнейшем при рас­
чете характеристик опоры предлагается использовать безразмерные 
комплексы А , В , С , Е , F , К  и их отношения

А3/ Ё 3, В 2/ F 2, C lk .  По величине этих отношений можно опреде­
лять предельные жесткостные характеристики опоры и коэффици­
енты передачи на резонансе.

На основании анализа зависимостей (6.16), (6.19) построена ди­
намическая модель трехкамерной 
УДО (рис.6.7). Она представляет собой 
совокупность моделей Зенера (С\, Съ 
d\) и Максвелла (С3, d2 и Сь d2), кото­
рые .характеризуют динамические про­
цессы в жидкостном слое, при выдав­
ливании в рабочей и демпферной каме­
рах. Количество звеньев Максвелла 
соответствуют числу демпферных ка­
мер. Полученные зависимости могут 
быть использованы для определения 
влияния параметров устройств на их 
динамические характеристики.

6.5. Управляемое демпфирование 
в линейных релаксационных моделях

Анализ структурных схем, передаточных функций и характери­
стик УДО показывает, что исследуемые устройства относятся к 
классу активных динамических систем благодаря наличию в струк­
туре обратной связи и внешнего источника энергии. В систему вво-

7 7 7 7 7 7 7 7 7 7 7 7 7

Рис.6.7. Упруговязкая модель 
трехкамерной УДО
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дятея дополнительные активные связи, определяющие новые каче­
ства таких опор. При использовании жидкости в них могут быть 
реализованы высокая статическая жесткость, малая динамическая 
жесткость, независимость работы системы от изменения величины 
массы объекта, возможность выбора формы жесткостной и ампли­
тудно-частотных характеристик [138].

Удобным способом создания управляемой системы на базе мно­
гокамерной УДО является использование дросселирующих элементов 
активного типа вместо используемых пассивных ограничителей расхода 
рабочего тела. На рис. 6.8 показана обобщенная схема активной УДО.

В отличие от пассивных систем динамика таких опор описывает­
ся уравнениями движения подвижной массы, регулятора и протекания 
гермодинамических процессов в трактах всей системы.

В уравнении неразрывности (6.9) массовые расходы через дроссе­
ли для активной системы в линеаризованной форме запишутся в виде:

8М„ = 81 + -—  + Ш вх ^  У ' ‘ Ш ‘
аг

дМ..
дРк
сАГ

Зы\ у  31
•ис.е , ^ в . Ш я

* \ Х

ем.
ди\ п 8РК К ’

^  ,> 7  +
chi

di 8Rк да,
АХ 51 I ° ^ вых ^и*п 5р

4 Х о1

5 Ц  -
дМ]
81

8М;

5 1  +
8М{
Ж

5Рг + 8ML 8ugxs l  + 
8 и 2 х  81

8Щп 8РК
8М\ clhp
dihn 8РК

к >
( 6 . 2 4 )

SPk \

5M2 =— ± 5 U
2 а

дМ2

Ж
- а \

дМ2 дилх 8М 2 ди->п  m
+ -— —-—— 81 I—

ди2Х 81 дизп дРк
к ■

Рис.6.8. Обобщенная схема активной УДО

Параметры регулирования Щ Х " ^ 4 Х  определяют
конструктивные особенности активных дросселей, их гидравличе-



ское сопротивление, изменяющееся при перемещении управляюще­
го элемента регулятора. Эти перемещения связаны с вибратором 
опоры механически или гидравлически (индексы X  и П  соответст- 
венно).Обозначим в (6.24)

д М т д М пх дМ, дМ,
-Т-® - = Г|д-; - Т ^ ~  = Г\п> Т— ~ - У 2 Х '  =
ОН 1 у  u U\ jj d * 2 X  2 /7

д Щ  дМэ 5М вых дМ вых _  _
7  -Т 'З Л '’ т  - Y ' i l T ’ ~т  — - 4.V' — УАП >с Ц л сЦ/у ш 4Л- а / 4/7

(6.25)

д1 дРк cl дРк

с Ц л _ -  дигп _  — днл х — ди4П _ —
~ Х ; - - П З Х '  ~ Х У Г ~ - У)З П ’ — д ,  4 А * ~  4 /7  ’

С// Й/^ Й/ ® к
Использование регуляторов расхода вместо дросселей постоян­

ного сопротивления приводит к появлению в зависимостях (6.25) 
передаточных функций дополнительных связей по давлению рабо­
чей среды в рабочей камере или перемещению массы относительно 
неподвижного корпуса. Каждая из них реализуется устройством, 
преобразующим перемещение вибратора или изменение давления в 
перемещение подвижного элемента регулятора расхода (характери­
зуется передаточными функциями W ). Далее это перемещение 
преобразуется в изменение расхода через регулятор (характеризует­
ся функцией у  = д М /д и  ). Устройство преобразования сигнала мо­
жет быть механическим (осуществляется жесткая связь вибратора с 
регулятором расхода) или гидравлическим, когда эта связь осуще­
ствляется через промежуточный элемент гидравлического типа. 
Описание регуляторов расхода приведено в разд.6.6.

Уравнение неразрывности (6.9) для активной многокамерной 
опоры с учетом уравнений (6.15) и обозначений (6.25)

(а, - с ъ - Щ - Щ - Ж S--Ц * - Э 7 Г Т +Ъх +Д с - Ц - Щ  + 
р у ф - Ь  p t f S - b

+ щ  +  V A l M k  + ц + w ,n + ^  + + Щп  + p Kv,s)SP K,
f \V xS - b 5

откуда получаем динамическую реакцию слоя жидкости активного 
многокамерного устройства
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( \шУ ' к о
( 7,5+1 +  WIX — W2X -W 3X

(7 ,5+ 1 -Щ п  + W2J7 + Щл  + Ж4/7)(Г35  -  1)(Г45  -  1)Г45  - 1)*3 х

(6.2ftS
- ( T 4S - \ ) W 2X - ( Г 35 -1 ) Ж ЗЛ.

х (*i + W2 n ) + (Г35  + 1)(*2 + Ww  ) + (T3S  - 1 )(Г45  -  1)&3 
где

и /  _  У \ Х ^ ' \ Х  . _  } ' 7 X W 1 X  . w  _  У ъ Х  W 3 X  . w  _  У 4 Х ^ 4 Х
W \ X ------------------------ > 2 X    > W 2 X    ’  4 X ---------------------------

a , - a 2 <*\~a2 а 1 ~ а 2 a \ - ° 2

W =УшИж: W - УшВц. w h n b iL : w
b2 -6 , ""  62 -6 , 377 Ы - t )  4/7 62 -6 ,

Для удобства анализа характеристик опоры запишем уравнение
(6.26) через параметрические комплексы

с  (Ч \~ С  л У  +B2S 2 + C S -T 3T4a<?-Т 3(ЩХ -W 2X-W 4X) S -  
Ош, стЕ1<?+р < ? +ю  - T iT4P $ - T i {Ww -W w -W 4n)S4 n - ~ *

- Т 4( ЩХ -  W3X -  W4 X )5  + 1 + Wl x -  W4X

- T 4{W\n - W w - W' 4 n )S  + \ - W w + W  

Здесь Х = Щ Т 4, \Т4-Щ -Т {Г 4, С=ТХ-ТЪ-Т4, Ё? = Щ Т 4, 

F2 = Щ - Щ - Т ,т 4+Щ к3- к  = Г2 -Г3 -Г4 + Щ - к ъ) + щ 2-к, 

а  = Ц х - Ц х - Щ ~W4X- Р=ЩЛ Щ П Щ П Щ п .

После подстановки 5  = ico в уравнение (6.27) получаем частотную 
характеристику динамической реакции объема жидкости:

CdwXirl) С,
( - В 2 +Т3Т4а)т]2 + 1+ WXX - W 4X - i A 2tj3 - C ? j +

( - F 2 +Т3Т4Щ??2 + [ - W w  +W4n - i Fr’r f’ - K t] +

+ ТЪ{ ЩХ -  W2X -  W4 X )T} + T3(WXX -  W3X -  W4X)]
+ h ( W w  - W2 n - W 4 n )71 + T3(fVw - W w - W 4 n ) \

Отсюда следуют зависимости для упругой Cyrip(rj) и демпфирую­

щей D( t]) составляющих CduH(irj),  записанные в безразмерном 
виде:



5 ( „ )  = 2 p 4 ,  (6.28)
у "  + a  y  +  a

где a  -  ( - B  2 + ТъТА)г)~ + 1 + W xx  -  fV4X ;

Д = ЙУ-Cv̂ h{ŵ x-w2x-w,x)V+TA(w,x -w3x -wAXn
у  = ( - F 2 + Т̂ ТАР)т]2 + 1 -  + Ж4/7; (6.29)

cr -  Ё У -K r i  + y )V w -W in  -W An)n + U W w -W w -W ^n )n.
Зависимости (6.29) позволяют проанализировать влияние конст­

руктивных параметров опоры на упругодемпфирующие характери­
стики опорных узлов при различных законах управления W(S).

Передаточная функция активной многокамерной опоры в час­
тотной области запишется следующим образом:

I(ir}) = ------------------------  — • (6-30)
( а - y t 1) - ( / ? -  077“ )/

Модуль и аргумент этой функции равны

М - . '\ ( a - y r j 2)2 +(/3 -  o i j '  ) 2

, ч ._а( /3-стг12) - / 3 ( а - у т 1 2 ) ,Л , 1Ч
y/{T]) = - a r c tg  — (6.31)

а ( а  -  уг/~) + /? ( /? -от) )
Представление характеристик активных многокамерных упру­

годемпферных опор в виде общих зависимостей (6.27)...(6.31) 
позволяет исследовать влияние любых регуляторов расхода и 
законов управления на динамику роторной системы.

Если питающие отверстия в ГДД упругодемпферных опор не 
являются дросселирующими, как показано в разд. 3.1.1, а демпфер­
ные объемы соединены напрямую с рабочей камерой, то такая опо­
ра описывается одной моделью Зенера, и уравнение (6.26) значи­
тельно упрощается:

Г m  = r  1\S + l + W\ X - ^ 2 X ~ » ' 3 X - ^ X  
'    CmT2S  + \ - W u i + W2 n + Ww + WA[I

В этом случае выражения для постоянных времени будут

Г) = t/, (1 + С2 /С ,) / С2 и T2=d\/Ci, где коэффициенты жесткости С 
и демпфирования d  находятся, как показано в разд. 4.4.
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<>.(>. Виды регуляторов расхода для опор роторов ГТД

В качестве управляющих элементов в активных опорах с регулируе­
мыми гидродинамическими демпферами могут бьпъ использованы регу­
ляторы расхода различных типов (см. рис.6.9). Регулятор расхода в таких 
устройствах в общем случае представляет собой гидравлическое сопро 
тиаление, величина которого изменяется в зависимости от давления на 
входе Рнх и в питающем канале Рц. Они достаточно просто компонуются и 
опорах и обеспечивают существенное изменение их динамических харак­
теристик. Регуляторы устанавливаются на входе в опоры и имеют актив­
ные связи гидравлического или механического типа. Однако применение 
того или иного регулятора обуславливается необходимостью обеспечение 
заданного закона регулирования. Таким образом, в процессе проектирова­
ния активных опор для выбора типа и параметров регуляторов расхода 
необходимо выбрать их законы регулирования. Активные связи в опор­
ных узлах формируют дополнительные усилия, воздействующие на под­
вижную массу и зависящие от значений входных и выходных координат.

На основе положений теории релаксационного демпфирования [167| 
получена динамическая реакция опорной системы в виде [137]

T2S + \ - W x{S) + W ^ S )

bo ~ Ь\ Q\ ~~ ~~ ~ (*2
передаточные функции дополнительных каналов взаимодействия 
между входной координатой и давлением в рабочей камере опоры.

В каждом из каналов осуществляется преобразование координаты 
перемещения подвижной массы в ход элемента исполнительного уст­
ройства регулятора которое далее преобразуется в изменение расход 
рабочего тела. Преобразовательное устройство может быть механиче­
ским с передаточными функциями fVzv(S) или гидравлическим
m n(S), W2n (5).

В зависимости от формы гидравлического тракта регулятора вели­
чины у  могут быть как постоянными величинами (для золотника и ре­
гулятора сопло-заслонка) или функциями от S.

Введение дополнительных связей в опорах оказывает влияние 
на динамическую реакцию смазочного слоя и на резонансные ха­
рактеристики системы. Закономерности этого влияния могут быть 
выявлены после определения передаточных функций элементом
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Рис.6.9. Типы и схемы регуляторов расхода для УДО роторов: 
а- регулятор сопло-заслонка; б-золотниковый регулятор ; 

в- мембранный регулятор; г -регулятор расхода из МР



шиш.is у1. 1ройств и при учете их взаимодействия с другими 
i фуыурмыми составляющими опорных узлов.

6.6.1. Сопло с дроссельной заслонкой

Регулятор расхода сопло-заслонка, имеющее сравнительно про­
стую конструкцию (см. рис.6 .9,а), широко используется в устройст­
вах гидроавтоматики. Оно состоит из сопла 1 и заслонки 2 . Пара­
метром регулирования является зазор л: между соплом и заслонкой, 
изменяющейся при перемещении заслонки. Эффективное регулиро­
вание сопротивления регулятора сопло-заслонки возможно лишь 
при малых зазорах х  между заслонкой и торцом сопла [53]. Обычьо 
величина х  не превышает 0,25 dc , так как при х=0,25 dc площадь 
сопла становится равной площади щелевого дросселя ndcx. На 
практике заслонка оказывает дросселирующее действие при значе­
ниях .т=(0,35...0,4)с/с [69].

Расчет дросселя состоит в определении его расходной характе­
ристики. Для жидкости расход через дроссель рассматривают в виде

м  = aFdPP ( Pex - рк)Р  > 
где а  - коэффициент расхода через питающее отверстие находится 
экспериментально (обычно а  =0,62....0,82 ); F  ^  - площадь дроссе­

ля, равная минимальной из площадей ж^х и n d 1/4 [9 4 ]; р- плот­
ность жидкости.

Сопло-заслонка является усилителем с коэффициентом усиле-
дМ I-------------

ния для жидкости к = ------= a7vdcx J 2 (P ex -  РК )р  .
дх

В активных опорах заслонка регулятора связана с перемеще­
ниями подвижного элемента опоры механически или гидравличе­
ски. В общем случае связь механического типа (рис.6.9, г) имеет 
передаточную функцию вида

W, - &с-  C ]+ds  
2 SI ni\S2 +dS + C{ +C2 '

где /и, - масса заслонки (подвижного органа регулятора); Сц Ci - 
жесткости, a d -  демпфирование элементов связи.
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Массой заслонки обычно можно пренебречь и в результате по­
лучаем передаточную функцию дополнительной активной связи 
механического типа, вносимой регулятором сопло-заслонка,

1 + T , PS
w 2 ( S )  = k P

1 + / ,,,,N

где к и =  —    коэффициент усиления;
Д Р (f l l- a 2)(C1 + C2)

J  dт - —  и т _ ---------- -- постоянные времени регулязора.
17 С, 2Р С ,+ С 2

В случае гидравлической связи между опорой и регулятором 
его подвижный элемент снабжается упругим элементом с жестко­
стью С/7. При этом передаточная функция W\n отыскивается из 
уравнения равновесия всех сил, действующих на заслонку,

m iS 2& c -S F  + С п ёх = 0 .  (6.32)
С ила действующая на заслонку со стороны сопла, равна F=F\+F2, 

где F\~ реактивная сила, возникающая при попадании потока на за­
слонку и растекании его по поверхности заслонки при повороте на 
угол л  /2; F2- сила статического давления, действующая на торец 
сопла и заслонку. Она определяется по формуле [69]

'  I dH
4 А/ 2 4  1 \

F  = —у  + *  - М Л  -  /*2 ) +
ndc p c  4

2л ]  Pr r d r - n P 2 
dC.

( < - 4

где р ( - плотность рабочей среды на срезе сопла, d H - диаметр 
торца, Рг - текущее значение давления между торцом сопла и за­
слонкой, г- текущий радиус.

Сила давления на торце сопла J P rrdr  определяется с помо­

щью экспериментальных данных.

Если величина — — —  мала, то силовую характеристику дрос-
2

селя типа сопло — заслонка (зависимость силы F  от зазора х) с дос­
таточной точностью можно определить по приближенным зависи­
мостям [53].
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11одставляя в уравнение (6.32) приращение силы F  в виде 
. 9F  ,

<У' — 1, получаем передаточную функцию регулятора типа
О г  I1

сопло - заслонка
дх dF idF .

П\П -  —   -------------1-----.
1/7 Щ  (Ь2 - Ь Х)С П 

где C/у - жесткость упругого элемента заслонки.
Массой т\ заслонки можно пренебречь и тогда передаточная 

функция гидравлической активной связи, вносимой соплом - за­
слонкой, имеет вид

W, = к Р =к-
8FjdFl

{b2 - Ь \ ) С /7
Следует заметить, что для регулятора расхода этого типа пере­

даточная функция №'i(S) , вследствие наличия диссипативных сил в 
зазоре и упругом элементе, в действительности близка к передаточ-

к
ной функции апериодического звена Щ (S ) = -----  —

TPS  + 1

6.6.2. Золотниковый регулятор расхода

Золотниковые регуляторы (рис.6 .9,б) значительно чаще, чем со­
пло - заслонка используются в гидравлических устройствах. Онг 
выполняются с малыми зазорами между втулкой и золотником v 
при работе на недостаточно очищенной смазке имеют пониженную 
чувствительность, нестабильны, возможны отказы в работе. Золот­
ники могут иметь коническую или цилиндрическую дросселирую­
щую щель и реализуют закон управления вида

I  pS  +1

6.6.3. Мембранный регулятор

В работе [94] предложено для повышения жесткости гидроста­
тических опор использовать мембранный регулятор расхода 
(рис.6 .9,в), представляющий собой щелевое сопротивление, величи­
на которого изменяется при перемещении мембраны. Передаточная
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функция Wx(5 ) этого регулятора при наличии потока несжимаемой 
жидкости в трактах получена в виде

W X( S )  = ------- ------------------- к Р .
T4 p S ~  + T 2FS  + 1

Использование его в опорах турбонасосных агрегатов с крио­
генными рабочими жидкостями требует уточнения вида W \(S) . Это 
связано со сжимаемостью. Учет динамических эффектов сдавлива­
ния в рабочей щели оказывает существенное влияние на динамиче­
скую реакцию слоя, и, следовательно, на закон управления регуля­
тора W] ( S ) .

Уравнение равновесия сил, действующих на мембрану т х, 
в приращениях имеет вид

m lS 2&  + C MSx + SW = f xSPK , (6.33)

где 5W -  C0UH(S)Sx  - приращение динамической реакции сдавли-
г 2ваемой пленки в зазоре, См - жесткость мембраны, / ,  =  яг,' ; г г  

внутренний радиус щели.
Для отыскания Wxn -  Sx/SPK необходимо найти величину

8 W  . Для этого примем следующие допущения.
1. Величина зазора х  много меньше линейных размеров пластины 
и мембраны;
2. Поток в рабочей щели считается ламинарным, что предполагает 
малые числа Re и параболический профиль скоростей в зазоре;

3. В любой точке потока выполняется соотношение p j р п = c o n s t ;

4. Приращения 8х и ЗРК малы по сравнению со статическими
и р  соответственно.

Воспользуемся результатами работы [67], где решено уравнение 
Рейнольдса для кольцевого упорного подпятника. Сила, действую­
щая на сжимаемые пластины, равна

dW (t) = /т(г? -  г,2) j SP{t,r ) d r  , (6.34)
п

где rx = r j r 2 ; г  = г  / л  ; г2 - наружный радиус щели.
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t <| iiIм* 11и>i к ((>.34) преобразование Лапласа временной функции
/

oil (.S') = jaW (t)e~ sld t , получаем выражение для динамической 
о

реакции пленки в виде суммы бесконечного ряда 
„  SW(S) 48л-^24 •  S
^  дин  W )  _ л 2-,

8x{S) xq tf=i 774 (1 + S)

Проведенные в [67] исследования показывают его быструю 
сходимость ряда. Поэтому возможно приближенное равенство

С Ш У > " , Ъ1  ■ («-ЭД1 + S!o)c

48/2г4(1 + Д)(1- Р ) 2 л 2пх2Ркп
где 6 = 2 — — ----- — ; сос  = ---------—  - - -

лх1 12 /^2  (1 - г ) 2

Подставляя выражение (6.35) в уравнение равновесия (6.33), полу­
чаем передаточную функцию гидравлической связи

8х .Mi
^1/7 =

5РК m ]S 2Tjl + C MTj] +Ь2

где/7] = 1 + У/<ус
Для отыскивания закона управления регулятора

У\fVx(S) = ----------Wi а  - найдем величину / , ( 5 ) .  Расход газа в сече-
Ъ2 - Ъ х '

нии радиусом г2 для рабочей щели определяется в динамике как
М  = М вх -  S ( p u ) , (6.36

2 2где и  = л ( г х - г 2 )х . Из выражения (6.36) получаем, что
дМ  дМ  „ „ „

У\(S) = —  = —  = £ , + £ 2s> (б-37)ом от

где ц| = 8 М вх/ & ; £ 2 = - /? /г (г2 -  г22 ).
Это позволяет отыскать функцию WX(S) в виде

-2
Wx(S) = k P

T^pS -г P[pS -г 1 
T6PS 3 +T4PS 2 +T2PS + \

где k P = f \ i \  I  {Ъ2 - b x )CM - коэффициент усиления регулятора;
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m
Tu.  ---- + ------,Т , ,  - ------ + -7'-.Tm =  _ .7«p -  ~ n

m

CO. со. C„cor■m “' f  9i я
- постоянные времени регулятора.

Видно, что передаточная функция дополнительной связи, 
обеспечиваемая мембранным регулятором, имеет высокий порядок, 
что затрудняет ее исследование. Однако, в области низких частот, 
характерных для работы опорных узлов, можно пренебречь членами 
высших порядков. В этом случае закон управления мембранного 
регулятора имеет вид

14 ; + 1 

Необходимо добавить, что это упрощение не распространяет­
ся на устойчивость опоры.

6.6.4. Регулятор расхода из М Р

Пористый материал МР может быть использован в качестве уп­
ругого и дросселирующего элемента регуляторов расхода, изменяюще­
го свою пористость при изменении давления в камере или нагрузки, 
приложенной к элементу из МР. Конструкция упругого дросселя из 
МР показана на рис.6.9,а. Параметр регулирования - перемещение ос­
нования х. Течение газа только радиальное. Одним торцом упругая 
втулка крепится к основанию, другой - заглушен. По дросселирующим 
характеристикам регулятор расхода с МР можег быть подобен мем­
бранному регулятору, т.е. щели и заслонке с зазором И}. Для последне­
го получено выражение для динамической реакции пленки (6.35), ко­
торое может быть использовано для расчета динамической реакции в 
МР. Для этого необходимо отыскать зазор h, щелевого дросселя - ана­
лога МР, величина которого определяется из условия равенства гидро­
динамических сопротивлений МР и дросселирующей щели,
т.е. RUH{x) = Rm(>h).

я о/’(т0) = Л„)(,'ы ) и

При

'd R „ .

этом должны выполняться равенства

oh
Sh  =

дК НГ
дх

Sx0 . Отсюда

Л ,  =
cbc ,

Л)

ах • (6.38)
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II м ц 11 in и 1111 (ii i ((». \ »  и (6.38) получаем выражения для динамической
(И'ПМЦМП

/  - _ / -Ч  ̂ \
b SCdm(S) =

Г cR UP j  дЯщ

ox dh.Э У
(6.39)

Sx / .

+ bS

If a (S) — r
SPK / 2 K,

I" '5  +  CMP .1 1 +  —
Л °>c J

где С-мр- жесткость втулки из МР
С учетом выражений (6 .37)...(6 .39) получаем передаточную 

функцию дополнительной активной связи, обеспечиваемой регуля­
тором расхода с МР, в виде

где кв -
а -  /  dh .

W{(S) = kp
T^pS + Т\ pS  + 1IР1-

T(,pS^ + TiP S 2 + Т-у pS + 1

■т - ± Л - т  -,  . ,  . , ’7lp — +— ’h p -  
Jo **ч) °k -I

dRMP /  длщ 
ас /  dh, 'о

b I

С M P ° c

Тгр -

С
Ь2 . г р

* * 4Р ~
m

ГЬР
7Я

ЮС С МР
Для определения гидродинамического сопротивления втулки 

из МР воспользуемся зависимостями, полученными в работе [84]. 
Для ламинарного потока через материал МР расход равен

Л/ ■ 4 яг, I  -
n 3d 2 APp

153/г(1 -  /7) 1 In 2 Дг
Дг г,

где Д Р Pex-PftA r-r2 -if, d np - диаметр проволоки, /7- пористость материала. 

Для турбулентного режима течения через втулку из МР
ЛР 153(1 - П У

- р  —  In —• Л/ +
1,42(1- Я )  г 

8 тг2 L2 г - n \ i „ nri
■Mi

П ld npp  Аг г, й7Г L r - и  а прг7р

Приведенные зависимости экспериментально подтверждены 
для различных условий эксплуатации [46], а найденные передаточ­
ные функции регуляторов расхода использованы при расчете ха­
рактеристик УДО.
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6.6.5. Анализ результатов расчета АЧХ опор с различными регуляторами

Результаты расчетов амплитудно-частотных характеристик 
УДО при различных значениях параметров регуляторов расхода 
к р ,Т ур ,$  показаны на рис.6 .10. Анализ графиков (рис. 6.10, а.,б) 
позволяет заключить, что при использовании в качестве регулято­
ров золотников или дросселей типа "сопло-заслонка" с коэффици­
ентом усиления к\>> 0 увеличение постоянной времени TiP увели­

чивает, а при кР< 0  уменьшает с резонансную частоту.

К ,г05

7у=10с 
f  = ОД

-  1 0 -с

1 1
„ 10''с

/ л/  /  >
т,,Л>

0,5

0,5

Рис.6.10. АЧХ упругогодемнферных опор с регуляторами 
золотникового типа и сопло-заслонка (а,б) и регулятором 
мембранного типа и из МР (в,г)
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дагтора па величину коэффициенте усилении 
вибрации на резонансе зависит o r  значении параметра £, -  7) <г>0 .

Результаты расчегов алаьзитудно-часготных характеристик опор 
с мембранным регулятором расхода и из материала МР приведены на 
рис.6.10,в и г. Влияние параметров к Р,Т [Р на АЧХ опоры аналогично 
результатам, полученным для сопла с дроссельной заслонкой и золотнике. 
Увеличение постоянной времени Т:Р с отрицательным коэффициентом 
усиления снижает резонансную частоту опоры при £.>10. При этом 
уменьшается коэффициент усиления на резонансе. Для опоры с £,< 1 из­
менение Тц> в пределах, соответствующих устойчивым режимам работы, 
или практически не влияет на АЧХ системы, или приводит к незначитель­
ному увеличению резонансного пика. Использование регуляторов расхода 
с кр >0 приводит к обратным результатам.

6 . 6 . 6 . В ы б о р  о п т и м а л ь н о г о  р е г у л я т о р а

Повышение качества работы активных систем невозможно без 
выбора схемы и структуры регулятора и определения его оптималь­
ных параметров. Для синтеза опоры, оптимальной по динамическим 
характеристикам, используется метод оптимальной фильтрации Ви­
нера [110]. Процедура оптимизации заключается в отыскании пере­
даточной функции Kmm(S) оптимальной опорной системы, а по ней - 
передаточной функции регулятора расхода. Знание законов управ­
ления, реализуемых регуляторами, позволяет преодолеть трудности, 
связанные с реализацией передаточных функций в конкретную фи­
зическую систему.

Для составления интегрального уравнения Винера-Хопфа и по­
лучения Kmm(S) воспользуемся критериальными функциями, вклю­
чающими квадратичные значения (среднеквадратичные - для случай­
ных процессов; интегральные квадратичные - для детерминирован­
ных) относительного перемещения X  и ускорения S 2 х 7 на выходе,

F -  тф; 2 ]+ рЕ (,92л:2 f  j или F  = E (s2x2f + рЕ
_7
Х~

для случайных процессов;

F  -  Jx + p J S 2x 2 или F = J S 2x2 + pJx - 
для детерминированных процессов,

(6.40)

(6.41)
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где р- неопределенный множитель Лагранжа.
Критерии (6.40), (6.41) удобны для аналитических расчетов и 

применяются для выбора структуры и параметров опорной системы.
Решение для оптимальной синтезированной функции Konm(S) 

получено вариационными методами в работе [110] и имеет вид
<[Т> [rrs)M-(S)|

опт -
л" (S)

где Г (6') = 2 л Ф (5 )/5 4- преобразование Фурье для взаимно­
корреляционной функции входа и выхода;

A(S) = А+ (S) ■ А~ (S) = 2 л |— + р  j 0 ( S ) -  преобразование Фурье для

+® _S(
корреляционной функции входа; 0 ( S ) - -  \ е ' R ( t )d l  - спектральная

- 0 0

плотность входною сигнала в операторной с|юрме; R( г) - корреляционная 
функция входа.

Индексы "+" и показывают, что полюса и нули функции 
находятся соответственно в левой и в правой полуплоскостях. 
Функция Konm(S) и соответствующая структура оптимального регу­
лятора зависят от характера входного возмущения.

Для узкополосного спектра с корреляционной функцией
D. а  _

Л( г) -  D,e “|Г| и плотностью 0 ( S )  -  — —  —, где D, - диспер-
*  d 2 - S ~

сия возбуждения; а -  коэффициент затухания корреляционной 
функции, функция Konm(S) имеет вид

С25 2 +С ,5  + С0 .

 <S) = ■. ^  (6-42)
S~ +2ba + 2b~

. 2 s-. , , ,  2b(a + b) [р
Здесь коэффициенты С п = 2Ь ;С,  = 2с; С 2 = —  Т "  ~ лГТ

a  +2bS + 2b2 V 4
уточнены по сравнению с полученными в работе [54].

Структуру и параметры оптимального регулятора расхода 
найдем после преобразований частотной передаточной функции 
опорного узла из выражения (6.42). В первом приближении в час­
тотной характеристике передаточной функции можно пренебречь

291



T2S i , слабо влияющим на АЧХ опорного узла в области
низких частот, и записать 

K(S) = ®o(r,S + 1)
5 2[ l - r , ( 5 ) ] + © 02(7’15  + l) '

(6.43)

Приравняв числители и знаменатели выражений (6.42) и 
(6.43), получим, что оптимальная передаточная функция может 
быть реализована с регулятором, осуществляющим закон управле­
ния W(S) = кР /(I + TPS ) . Коэффициенты кР и Тр определяются 
через известные параметры вибрации и собственную частоту опоры

2 „ 2
к ш ш  1 -

со0а
\Г[ - ~ Т Р а  + Ь

b (a  ~ + 2аЬ + 2Ь )2 Ъ \ а 2 + 2 a b  + 2 b 2)

Таким образом, эффективная работа управляемой упруго­
демпферной опоры, направленная на оптимальное гашение вибра­
ции ротора, может быть осуществлена с помощью регуляторов рас­
хода смазки типа "сопло-заслонка" или золотникового типа.

6.7. Регулирование динамических характеристик ГДД 
изменением сопротивления на выходе из демпферного зазора

Одним из способов повышения демпфирования в ГДД является 
увеличение сопротивления на выходе из демпферного зазора, что 
обеспечивает перетекание смазки в окружном направлении. Для 
этого по торцам демпферного зазора ставят уплотнения контактного 
или бесконтактного типа.

При использовании расходных уплотнений необходимо рас­
сматривать демпфер конечной длины, в этом случае теоретическая 
модель строится на основании обобщенного безразмерного уравне­
ния Рейнольдса [151]

л /  А
д(р

Л 8Р:  
h;  — — 

д<р

д
+  —

02

дР  • 4 

' dz
= -% A jS j  sin<p. (6.44)

Здесь A j  -  P * ? } / Ay/2 - параметр сдавливания, P* = 6/jQ./Pa -

безразмерный параметр давления.
Далее в уравнениях используется индекс j=s  -для уплотне- 

■ И й ,  j=c -  для демпферного зазора, j= g  -для питающей канавки.
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6.7.1. Использование контактны х уплотнений

В демпферный зазор 8С ГДД (рис.6 .11), образованный между 
вибратором 1 и втулкой статора 2 , через питающие отверстия 3 по­
дается смазка, регулирование давления подачи которой может осу­
ществляться с помощью регулятора установленного на выходе из 
зазора. В качестве регулятора расхода, сопротивление которого за­
висит от амплитуды колебаний ротора, используем упругую втулку 
4 длиной Ls с выступами 5 на наружной и внутренней образующей, 
смещенными на половину шага (кольцо Аллисона). Высота высту­
пов определяет величину зазора 8 , в уплотнении Установка двух 
таких колец по внутренней поверхности втулки статора и в проточ­
ках на концах вибратора при колебаниях приводит к изменению 
сопротивления на выходе из демпферного зазора за счет упругих 
деформаций уплотнительного кольца 4. В осевом направлении уп­
ругие втулки фиксируются стопорными кольцами 6 . На наружных 
выступах упругого кольца выполняются проточки 7 глубиной рав­
ной 8S для обеспечения окружного перетекания смазки в зазоре уп­
лотнения.

Рис. 6.11. Схема регулируемого ГДД с контактными уплотнениями

Регулируемый демпфер тем эффективней, чем шире область его 
регулирования, т.е. чем выше будет демпфирование при больших 
амплитудах прецессии на резонансе и ниже при малых амплитудах 
на рабочем режиме. Регулирование демпфирования можно обеспе­
чить за счет варьирования параметра 5S = 5S jS c , от которого зави­

сит диапазон регулирования. В связи с этим, параметр 8S принима­
ется в качестве критерия оптимизации конструкции демпфера.

Разработана теоретическая модель и методика расчета гидроди­
н а м и ч е с ко го  лемпфера с контактными уплотнениями, в котором

293



юмифирошнше регулируется с помощью изменения сопротивлении 
н.I ни ходе из демпфера в зависимости от амплитуды колебаний в тулки 
вибратора [45].

На практике, в рассматриваемой конструкции ГДД, критерий л; 
изменяется в интервале 0 <sc<Ss . Значения критерия ес = <?s могут 
не реализоваться из-за технологических допусков на изготовление 
уплотнительных колец, так как возможна посадка на выступы как 
на ограничитель колебаний, что приведет к трансформированию 
упругодемпферной опоры в жесткую стойку. При колебаниях втул­
ки вибратора с амплитудой прецессии еСъ за счет упругой деформа­
ции форма внутренней поверхности зазора в уплотнении становится 
отличной от окружности. Для упрощения решения задачи сделаем 
допущение, заменив зазор сложной формы в уплотнении окружно­
стью радиусом R, смещенной на величину

Это позволяет уменьшить число безразмерных определяющих 
параметров и упростить задачу анализа, так как в этом случае

es -  e s / S s —sL
Граничные условия в демпферном зазоре с полным охватом 

смазкой имеют вид

Рс {<р,0)=Рс (<?,!)= Г  Рс{0,г) = Рс (2 л , г )  = / 1(г). (6.45)

Функция / ,  (z) находится из условия равенства давления на торцах 

демпфера атмосферному давлению Р а и из определенности давле­

ния Pt на выходе из питающего отверстия, определяемого выраже­
нием (3.8):

В силу симметричности задачи относительно оси Y  граничные 
условия для демпферного зазора в области, где есть отверстия, 
имеют вид

f\{z) = (Р, -  l)z2 + 1, где Р , =Р, / Р а ■

Р с М  =  Р , - (6.46)
В области, где отсутствуют отверстия,

+ /» ; .  (6.47)
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где Р* - давление на стыке демпферного зазора и уплотнения.
Давление на стыке уплотнения и демпферного зазора находим 

из условия равенства расходов смазки:

Усвых ~ Я s вх-
Используя для расхода выражения в безразмерном виде, получаем

- з , з д Р  Ь h — -  
с с dz

■ J - h ^  1
Ir -1 гЗ s Ar lz=0 ' 

°s °-
(6.48)

Решая уравнение (6.48), в сечениях по углу (р, где отсутствуют от­
верстия подачи смазки, получаем

14 * *Р sin (р EXM SK S- 2 K s M se (6.49)

h \ t
где п  „ =  —— 

hc с
Для сечений п

Р* =---
1 + 1

Давление 
приравнивая t 
стий и на то[ 
определять ра 

Распреде; 
шения уравне 
(6.48) конечно 

В расчет! 
ча смазки че] 
смазки опред( 
пленке с давл 
ляющие гидре

1 2 л

/7 , И /

M c = L2J s l ,  M s = L c2/ s j .

(6.50)

отверстия подачи смазки, получаем

M cc / h /  + М ses f l  ХК s I h]
1 + n , / K s

итающего отверстия Р, получаем, 
а смазки на входе питающих отвер- 
айденные значения Р позволяют
цие отверстия.
демпферном зазоре находится из ре- 
>м граничных условий (6.45), (6.46), 
дом см. (3.4), (3.5).
эм суперпозиции учитывается пода- 
верегия. Границы области разрыва 
авнения динамического давления в 
IX паров рабочей жидкости. Состав- 
1ы F  определяются в виде 

I _1л
F r  -  - 2 \ z  J P (z ,cp )  c o s  (p d(p , F T = - 2  j z  j P(z,<p) sin <pd<p . 

o o  o o
Гидродинамическая сила находится численным интегрирова­

нием давления методом Симпсона. При интегрировании в области
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разрыва давление принимается равным давлению насыщенных па­
ров смазки.

Достоверность используемого численного метода решения и 
теоретической модели оценивалась сравнением результатов расчета 
для демпфера малой длины без уплотнений с аналитическим реше­
нием по теории короткого ГДД (см. табл. 1.3). Рассматривался 
демпфер без питающей канавки, а влиянием подводящих отверстий 
пренебрегали. Оптимизация формы и размеров элементов конечно­
разностной модели позволила снизить погрешность вычислений до 
1% по сравнению с аналитическим решением.

Проведено сравнение численного решения с результатами ана­
литического расчета для демпферов различной длины. Для удобства 
анализа введены относительные параметры

K r = FR/ F RKOp , К т = FT/ F ZKOp ,

где Fr ,F t -  составляющие гидродинамической силы, рассчитанные 
численным методом; F RKOp,F ZKOp -  силы, вычисленные по анали­

тическим зависимостям теории короткого демпфера из табл. 1.3 .
На рис. 6.12 приведены графики зависимостей параметров 

К Г, К Т от относительной длины Я.

Рис.6. 12. Зависимости параметров Кг и Кт от критерия Я

Из графиков следует, что с ростом критерия А увеличивается
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погрешность определения гидродинамических сил, вычислен­
ных по аналитическим зависимостям для короткого демпфера.

Полученные зависимости позволяют оценить область при­
менения теории короткого демпфера. Погрешность эксперимен­
тального определения гидродинамической силы в ГДД состав­
ляет приблизительно 11% (см. разд. 2 .6 ), поэтому выберем эту 
величину за критерий оценки достоверности теории.

Относительный параметр К г в демпфере без питающей ка­

навки с неуплотненным зазором принимает значения К г <0,89 

при Я>1,2.
Следовательно, область применения теории короткого 

демпфера ограничена значениями критерия Я ^ 1,2. Для ббль- 
ших значений критерия Я рекомендуется использовать методи­
ку расчета по теоретической модели демпфера конечной длины.

В методике расчета ГДД с регулируемыми уплотнениями 
демпферного зазора использовалась теоретическая модель 
демпфера конечной длины, учитывающая подвод смазки в 
демпфер через питающие отверстия. Эффективность регули­
руемого гидродинамического демпфера с контактными уплот­
нениями в виде колец Аллисона оценивалась сравнением его 
динамических характеристик с характеристиками короткого и 
длинного ГДД, рассчитанными по методике, учитывающей 
питающие отверстия.

На рис. 6.13, а  и б приведены зависимости тангенциальной

F r и радиальной FR составляющих безразмерной гидродина­
мической силы в функции относительного эксцентриситета е 
при величине безразмерного демпферного зазора ^ = 0 ,0 0 2  для 
трех типов гидродинамических демпферов.

Из графиков видно, что регулируемый ГДД с контактными 
уплотнениями демпферного зазора в виде колец Аллисона наи­
более эффективен, так как на рабочем режиме при малых отно­
сительных эксцентриситетах (£’ ^ 0 , 1) его демпфирование (тан­
генциальная составляющая гидродинамической силы) соответ­
ствует короткому демпферу, а на резонансе при больших значе­
ниях критерия е (е = 0,7) - приближается к значениям демпфи­
рования длинного ГДД.
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О 02 04 06 е

Рис.6. 13. Зависимости безразмерных составляющих F T и FR
гидродинамической силы от относительного эксцентриситета е 
для различных типов демпферов:

-длинный; --------- - короткий; —  ■ - регулируемый

298



При этом необходимо отметить, что радиальная составляю ­
щая (см.рис.6.13, б), характеризующая жесткость слоя смазки, 
будет иметь более широкий диапазон варьирования в рассмат­
риваемом интервале изменения критерия е  (0,1 < £ < 0,7).

Из рис. 6.13,е и г видно, что с уменьшением безразмерного 
демпферного зазора ц/ растет тангенциальная составляющая 
гидродинамической силы в демпферах любого пипа, а диапазон 
регулирования в предлагаемой консзрукции увеличивается.

Для оценки эффективности работы регулируемого ГДД вве­
дем безразмерные параметры / г и /  , равные, соответственно, 
отношению тангенциальной и радиальной составляющих гид­
родинамической силы в предлагаемом демпфере к аналогичным 
силам в длинном ГДД.

На рис.6.14 приведены зависимости параметров / т и /  г от 
относительного эксцентриситета для различных значений пара­
м е т р о в ^  и безразмерного демпферного зазора у/. Видно, что 
демпфирование в регулируемом ГДД при малых значениях 
критерия s  <0,4 значительно меньше, а для больших эксцентри­
ситетов приближается к значениям, полученным по аналитиче­
ским зависимостям (табл .1.3) для длинного демпфера. Причем 
самая крутая характеристика изменения демпфирования (пара­
метра / г ) при варьировании по относительному эксцентриситету 
s  имеет место для ^ -0 ,0 0 1 8  при значении параметра Ss — 0 ,6 . 

Однако при уменьшении параметра <Ss сужается диапазон варь­
ирования по относительному эксцентриситету £ (амплитуде 
колебаний ротора в опоре), так как он ограничен значением

Следовательно, при выборе параметров регулируемого 
ГДД необходимо решать оптимизационную задачу определения 
диапазона регулирования совместно с задачей динамики ротора.

С целью исключения при прохождении резонансов посадки 
втулки вибратора на выступы упругого кольца как на ограничи­
тель колебаний необходимо определять амплитуду колебаний 
втулки вибратора на критических оборотах. Только после этого 
можно окончательно принимать решение о выборе значений
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Рис. 6.14 Зависимости относительных составляющих/г н /д ог в 
1 -S s =0,6; 2 - S, =0,7; 3 - S s =0,8
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6.7.2. Применение бесконтактных уплотнений

В опорах роторов авиационных ГТД нашли применение демпфе­
ры с уплотнениями бесконтактного типа в виде длинной торцовой ще­
ли (см.рис.5.3,6). Демпфирование в такой конструкции зависит от па­
раметра

П  = — (8с /' 8s )3 1п(  ----- ) ,
2 1 - L s /R

где SL -радиальный зазор, 8-  зазор, a L - длина торцового уплот­
нения (см. разд. 3.2) [51].

Уровень демпфирования в таком ГДД может регулироваться за 
счет изменения величины зазора торцовой щели. Выполняя поверх­
ности, образующие торцовую щель, в виде усеченного конуса 
(рис.6.15), конструктивно можно добиться зависимости зазора тор­
цового уплотнения от амплитуды прецессии е с в виде 8 s = 8 -  ecsina, 

где 8 s- торцовой зазор при концентричном положении вибратора.

Рис.6.15. Схема регулируемого ГДД с торцовыми щелями

Приняв величину зазора торцовой щели 8'Х=8С sin#, получим 
выражение для параметра демпфирования в виде

/7 = - [ -]' ltj(- — (6-51)
2 l ( l -£ ) s in a ' 1- L J R  

где е  =  е с/8 с -  e / 8 s - относительный эксцентриситет, на практике из­
меняющийся в интервале 0 < е  <0,8. Значения е  > 0,8 реализуются 
крайне редко, т.к. в этом случае размерная величина рабочего зазора 
соизмерима с допусками на йеличину и форму изготовления рабочих 
поверхностей демпфера и будет происходить их касание. Изменение 
демпфирования можно обеспечить за счет варьирования параметра П,
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it'ii ыко при значениях параметра /7>5-102 демпфирование достигаем у4- 
тойчивого максимума, а при /7<5-10’ устойчивого минимума 
(см.рис.3.11,6). Таким образом, эффективное регулирование в ГДД с 
торцовыми щелями обеспечивается в области 5- Ю’2< П  <5-102.

Угол наклона торцовой щели а  является параметром, от которот 
зависит область регулирования демпфирования, поэтому он выбран в 
качестве критерия оптимизации конструкции демпфера. В реальных 
конструкциях Ls / R  = 0,02. ..0,4, следовательно, на рабочем режиме (е ± 
0,1) при а  > 60° согласно уравнению (6.51) реализуются значения П 
<5Т0"2, а на резонансе (£’=0,8) при а  < 35° величины П> 5-102, поэтому 
в дальнейшем ограничимся рассмотрением интервата утлов35° < а < 60°.

В методике расчета ГДД с наклонными торцовыми щелями 
используется теоретическая модель демпфера конечной длины, 
учитывающая подвод смазки через питающие отверстия и канавку. 
Решая уравнение (6.44) с учетом граничных условий (6.45), (6.46), 
(6.48) численно с помощью метода конечных разностей, получаем 
распределение давления в демпферном зазоре. Составляющие гидро­
динамической силы определяются согласно методике, описанной выше.

На рис. 6.16. а и б приведены зависимости составляющих гидро­
динамической силы от относительного эксцентриситета при различ­
ных углах наклона торцовой щели и отсутствии питающей канавки.

0 0,2 0,4 0,6 Е 0 0,2 0,4 0,6
а б

Рис.6.16. Зависимости безразмерных сил от критерия е

Видно, что с уменьшением угла а  составляющие 
гидродинамической силы возрастают.

На рис. 6.17, а...е показаны зависимости составляющих гидро­
динамической силы от относительного эксцентриситета для трех 
типов демпферов. Эффективность регулируемого демпфера
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а 6

Рис.6. 17. Зависимости безразмерных составляющих FR и Fr 
гидродинамической силы от относительного эксцентриситета е 
для различных типов демпферов:
----------- длинный;--------- -короткий; -------  - регулируемый
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с наклонными торцовыми щелями и подводом смазки через пи­
тающие отверстия, оценивалась сравнением его динамических ха­
рактеристик с характеристиками короткого и длинного ГДД. Из 
графиков видно, что регулируемый ГДД с торцовыми щелями наи­
более эффективен при значениях угла а  = 38°, так как при малых 
эксцентриситетах {£ = 0 , 1) его демпфирование (тангенциальная со­
ставляющая гидродинамической силы) соответствует короткому 
демпферу, а при больших значениях (в = 0 ,7 ...0 ,8) приближается к 
значениям длинного ГДД.

На основании проведенных теоретических исследований и 
конструкторских проработок была показана возможность активно­
го регулирования демпфирующих и жесткостных характеристик 
ГДД с помощью различных регуляторов расхода с обратной связью 
гидравлического и механического типов. Также показана возмож­
ность пассивного регулирования демпфирования в гидродинамиче­
ском демпфере с внутренним управлением по относительному 
смещению и обратной связью механического типа. Такой метод ре­
гулирования значительно проще реазизуется на практике в реаль­
ных конструкциях.

Результаты, приведенные в настоящей главе, позволят обосно­
ванно выбрать тип и параметры регулируемого ГДД для опор ро­
торов авиационных ГТД и ТНА ЖРД.

При конструировании и расчетах ГДД возникают вопросы, 
связанные с выбором конструкционных материатов, их свойства­
ми, а также характеристиками рабочих жидкостей. Сведения о наи­
более часто употребляемых материалах и смазках приведены в 
следующей главе.
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7. Материалы и смазки, применяемые в ГДД

Материалы для деталей ГДД выбираются в зависимости от 
условий работы. Гидродинамическая сила, возникающая в ГДД, 
может достигать десятков килоньютонов. При этом втулка 
вибратора 1 (см. рис. 1,3.6) в процессе работы испытывает 
значительные напряжения смятия в месте контакта с деталями 4, 
фиксирующими ее от проворота. Поэтому втулка вибратора 
изготавливается из высокопрочной стали. В зависимости от 
требований по твердости поверхности, антикоррозийности, 
жаропрочности применяют следующие типы сталей —  
улучшаемую 38ХА, азотируемую 38Х2МЮА, цементируемую 
13Х8НВМ2Ф (ВКС-4), жаропрочную 15Х16Н2АМ (ЭП-479). 
Необходимо исключить влияние температуры на величину 
демпферного зазора в процессе работы. Поэтому втулка вибратора 
1 и втулка статора 2 обычно выполняются из одинаковой стали или 
из материала с близкими коэффициентами линейного расширения.

Необходимо также учитывать, что, как правило, корпус 
демпфера (стакан 3 на рис. В. 1) запрессовывается в корпус опоры 
4, и в процессе работы посадка не должна нарушаться. Корпус 
опоры 4 компрессора изготавливается из литейных алюминиевых 
сплавов AJI-4 или AJ1-5. Если температура не превышает 200°С, то 
можно применять магниевый сплав МЛ-9. Для корпуса опоры 
турбины применяют стали 12Х18Н9Т или 12Х18Н10Т.

Фиксирующие элементы в демпфере (шпонки, штифты 
(позиция 4 на рис. 1.3,6), крышки) могут быть выполнены из стали 
15Х16Н2АМ (ЭП-479). Упругие элементы демпферов типа
“беличье колесо” (например, деталь 3 на рис. 1.6 ,а), кольцо с 
выступами типа Аллисона (деталь 2 на рис. 1.6,и) испытывают 
большие знакопеременные напряжения, поэтому для их 
изготовления применяют стали 30X13, 95X18.

Из этих же материалов делают уплотнительные металлические 
разрезные кольца типа «поршневых» (детали 6 на рис. 1.3,г и д). 
Уплотнительные кольца (деталь 1 на рис. 1.8,а) могут быть 
выполнены из маслотермостойкой резины ИРП-1287, ИРП-1316.

Данные о физических и механических свойствах сталей и 
сплавов приведены в табл.7.1
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В качестве рабочей жидкости для ГДД, как правило, используется 
масло, применяемое в газотурбинных двигателях для смазки 
подшипниковых узлов. Для авиационных ГТД — смесь ИПМ-10, для 
двигателей газоперекачивающих установок —  смесь масел 50% МС- 
20 и 50% МК-8 . В ТНА ЖРД в качестве рабочей жидкости 
используются компоненты топлива (например, керосин Т-1).

Для расчета гидродинамической силы в демпфере необходимо 
знать плотность жидкости и ее вязкость. Плотность р  [кг/м ] —  это 
масса жидкости в единице объема. В большинстве случаев жидкость 
практически несжимаема, поэтому будем считать плотность не 
зависящей от давления. Графики зависимости плотности рабочих 
жидкостей ГДД от температуры приведены на рис. 7 .1 ,а.

а б

7.1. Зависимости параметров рабочих жидкостей от температуры

Вязкость характеризует способность жидкости сопротивляться 
сдвигу или скольжению ее слоев. Согласно гипотезе Ньютона 
касательные напряжения в жидкости при ламинарном течении 
прямо пропорциональны поперечному градиенту скорости г =Ро 
(dV/dy), где Ро [(Н с)/м2] —  динамический коэффициент вязкости; 
dV/dy — поперечный градиент скорости. Наряду с коэффициентом 
динамической вязкости ро еще применяют и так называемый 

эффициент вязкости
\'=р,,/р [м '/с]

диницы измерения кинематической вязкости 
crol см2 /с) или его сотую долю -  сантистокс (сст).
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=1 см /с) или его сотую долю -  сантистокс (сст). 
Вязкость жидкости зависит слабо от давления, но значительно от 
температуры.

Зависимости динамического коэффициента вязкости некоторых 
рабочих жидкостей от температуры представлены на 
рис.7.1,«.Физические свойства рабочих сред содержатся в 
[59]. Для смеси ИПМ-10, которая широко используется в качестве 
рабочей жидкости для гидродинамических демпферов опор роторов 
авиационных Г'ГД теплофизические свойства приведены на рис.7.2.
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Рис. 7.2. Зави си м ости  теп лоф и зи чески х  свой ств  смеси 

ИПМ-10 от тем п ер ату р ы

Приведенные в данной главе сведения, помогут конструкторам 
выбрать необходимые для ГДД материалы и смазки, а также 
использовать теплофизические свойства смазок и механические 
свойства материалов для расчетов при проектировании демпферов 
опор роторов турбомашин авиационных и ракетных двигателей.
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