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СНИЖ ЕНИЕ В И Б Р О А К Т И В Н О С Т И  Т У Р Б О Н А С О С Н Ы Х  А Г Р Е Г А Т О В  
Р Е Г У Л И Р О В А Н И Е М  Ж Е С Т К О С Т И  О П О Р

Балякин В.Б., Белоусов А.И., Люлев А.И.
Самарский государственный аэрокосмический университет, г. Самара

Современные турбонасосные агрегаты (ТНА), как правило, имеют 
рабочие обороты, превышающие первую, а порой и вторую критические 
скорости ротора. Для однорежимных ТНА ЖРД возможно прохождение 
критических оборотов за счет «пушечного» запуска, когда резонансные 
частоты преодолеваются так быстро, что в роторе не успевают развиться 
опасные амплитуды колебаний. Для двигателей многорежимных и много­
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разового применения переход через критические скорости опасен из-за 
накопления усталостных напряжений в элементах конструкции, поэтому 
необходимы специальные устройства, обеспечивающие снижение ампли­
туд колебаний ротора на резонансе.

В качестве опор роторов ТНА используются подшипники качения, 
недостатком которых является низкая демпфирующая способность. Для 
снижения виброактивности ТНА перспективным, на наш взгляд, является 
использование в опорах роторов гидравлических [1] или многослойных 
пластинчатых демпферов [2], которые хорошо зарекомендовали себя в 
ГТД. Каждый тип демпфера имеет свои достоинства и недостатки и, следо­
вательно, рациональные области применения.

Использование упругих опор дает первый резонанс системы по ци­
линдрической, а второй - по конической форме колебаний ротора, как же­
сткого тела. При одинаковой жесткости опор у симметричного ротора эти 
резонансы совпадают. В этом случае ротор можно рассматривать как со­
средоточенную массу, а второй резонанс будет проявляться вследствие 
упругой подвески корпуса ТНА, что вызывает повышенную вибрацию 
статора. Такую конструкцию необходимо представлять в виде многомассо­
вой системы ротор - опора -  корпус (рис.1,а), в которой упруго демпфер­
ную опору (УДО) представим в виде модели Зенера. Используем следую­
щие обозначения: F„ -  возбуждающая гармоническая нагрузка от 
дисбаланса ротора; тр -  масса ротора, тк-  масса корпуса, с; и й / -  соответ­
ственно коэффициенты жесткости и демпфирования в демпфере; с2 -  ко­
эффициент жесткости в подшипнике качения; с5-коэффициент жесткости 
подвески корпуса. Если масса демпфера т0 > 0,1 тк , то систему рекомен­
дуется [3] представлять в виде трехмассовой (рис. 1,6). В случае когда кор­
пус ТНА монтируется на упругом основании с коэффициентом жесткости 
подвески с4 добавляется масса основания т0 и систему можно представить 
в виде четырех массовой.

Рассматривая четырехмассовую систему (рис. 1,в), ведем следую­
щие безразмерные параметры: а)к=(с3/тк)0’5; kj=cjlc3 (/=1,2,4); 0=С\1(Ь\-сок У, 

Мд=гпд/тк; M0=mjmk.,. Tj=a>/a)k,.
Тогда, используя метод комплексных амплитуд, запишем уравнения 

движения системы в следующем виде
- М рЛ2Х р + к2( Хр - Х д) = МрГ]1 ; (1)

-  M drj2X d + *!(1 + щ / Q)(Xd - Х к) = к2( Хр -  Х д) ; (2)

-  M kr/2X k + X k - X 0 =kl(l + ir,/Q)(Xd - Х к) ; (3)

- М 0?12Х о +к4Х о = Х к - Х о , (4)

где / = -  комплексная безразмерная амплитуда перемещения х,.
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Рис. 1. Схемы УДО: a -  двухмассовая модель; б -  трехмассовая модель;

в- четырехмассовая модель

Из полученной системы линейных уравнений (1) -  (4) можно полу­
чить, выражения для Хр, Хд, Х0 Хк, а, следовательно, и для амплитуд пере­
мещения ротора относительно корпуса хрк и виброскорости ротора Vk. 
Представим их в безразмерном виде

■=  ........  , Л „2 \spk{a)-sp (co)
хрк хркт р !  ̂  МрГ1 ‘ I * * »

\S p k(co)-Sp((o)

vk = Ук / Уиж = ~ ~ ~ ~  М  рГ^ ■
“ /Л *

‘J Вупр + ^дис

-Т}2 + А

где Д -  дисбаланс ротора; VH K =40 мм/с - норма виброскорости на корпусе
2 2двигателя летательного аппарата; A = (k4 - M 0rj )/(l+k4 - M 0i7 );

^ (Л -п2+£,)+(% /g)2 ktflQD _
иупр~ ' Щис(А ~ т ?+ к{)2 +(kyT]lQ)2)(A-rj2) ’ UC ( Л - 7 ? + к У н к ? ) / а ? ) ( Л ~ ? Г )
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Spico) = (k2 -  M dTJ2 + Bynp)2 + Bduc2 ;

s*p(co)=(-MpT?(k2 -M dT?)+(k2 -М р1?)Вупр-к 2Мдт?)2 +{BdJ k 2

Зрк& Ж А -т р-Х к2 -M d?i2 + Bynp) - k 2Bynp)2 +(Bduc(A -k 2 -Tj2))2 ;

s*pk(co) = ((A -  Л2)(к2 -  M dTj2 + Bynp))2 + (B0UC(A -  n2))1 .
Амплитудно-частотная характеристика (АЧХ) колебаний ротора 

ТНА, имеющего дисбаланс Д=30 г-см, и виброскорости на его корпусе с 
параметрами тк= 100 кг, 6^=1000 с'1, представлены на рис.2 .

0.4-

0 3

0 2 -  — 0.2 —

0.1 — 0.1—

0.8 1 0.8

<5а
Рис.2. АЧХ безразмерных перемещений ротора (а) и виброскорости корпуса (б) 
при Мр=0,3; Мь=0; ^=0,5; к2=0,5; 1 -  0=0.3; 2 -  0=1; 3 -  0=3;

Увеличение демпфирования в опоре (снижение добротности 0) до 
значения Qop, уменьшает амплитуду колебаний ротора и виброскорость 
корпуса на резонансах (рис.2). Однако дальнейшее снижение добротности 
приводит к росту виброактивности, как ротора, так и статора на резонан­
сах. Для параметров системы, приведенных на рис. 2, оптимальное значе­
ние 0  для первого резонанса Qop, = 0,5, а для второго -  Qopt = 1. Анализ 
АЧХ колебаний ротора (рис.2, а) и виброскорости статора (рис.2, б) для 
значения добротности Qop, = 1 показывает, что за первым и вторым резо­
нансами она не оптимальна, то есть виброактивность возрастает. Это не­
гативно сказывается на долговечности элементов конструкции ТНА. Оп­
тимальное вибрационное состояния системы во всем рабочем диапазоне 
возможно лишь при изменении демпфирования в опоре ротора в процессе 
работы двигателя.

Прохождение критических оборотов с пониженными амплитудами 
возможно и за счет регулирования жесткости опоры ротора. Эксперимен­
тально было показано, что изменением жесткости пластинчатого гофри­
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рованного демпфера в процессе работы удалось снизить максимальную 
амплитуду ротора ТНА ГТД НК-88 примерно в три раза [2]. Применение 
управляемых упругих элементов в опорах ротора требует дополнительной 
системы регулирования, что усложняет конструкцию. Однако ТНА, как 
правило, оснащаются автоматом разгрузки ротора от осевых сил [4,5], что 
позволяет изменять осевую нагрузку, действующую на радиально­
упорный подшипник качения. Изменение действующей осевой и радиаль­
ной силы, согласно методике, изложенной в работе [6], приводит к изме­
нению жесткости радиально - упорного подшипника (рис.З), что можно 
использовать для регулирования вибрационного состояния системы и от­
казаться от использования демпферов. Из графика на рис.З,а видно, что до 
значения Fa = 0,31 кН, зависимость имеет явно нелинейный характер. Из­
ломы на кривой соответствуют вступлению в контакт под действием осе­
вой силы тел качения. При соотношении Fa !Fr = 0,68, это значение соот­
ветствует параметру осевого нагружения для данного типа подшипников, 
все тела качения вступают в контакт и, следовательно, жесткость смазоч­
ного слоя, а с ней и коэффициент с, возрастает. Расчет долговечности 
подшипника № 176226 по методике, изложенной в работе [6], показали, 
что она существенно зависит от нагрузки (рис.3,6), поэтому при длитель­
ной эксплуатации величина осевой силы на данный подшипник рекомен­
дуется ограничивать значениями FaslicH. Приведенные на этом графике 
значения радиальной нагрузки на подшипник в интервале =400...520 Н 
обусловлены действием возбуждающей силы Fg от дисбаланса ротора в 
комбинации с его весом.

—  F=400H

IS 440 Н

14

10

1 2О

700

600

500

400

300

200

О 21

Рис. 3. Зависимость от осевой нагрузки Fa\ а- радиальной жесткости с г\ б- 
долговечности L подшипника №176226

Для оценки эффективности методов снижения виброактивности из­
делий был проведен ряд экспериментов ка подшипниковой головке стенда
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для испытаний «сухих» газовых уплотнений, разработанного для предпри­
ятия «Самаратрансгаз» [7]. В процессе эксперимента с помощью регист­
рирующей аппаратуры VIBRO RFT-41 фирмы «SCHENCK» замерялись 
радиальное смещение вала и виброскорость на корпусе.

На рис.4 приведены зависимости виброскорости на корпусе под­
шипниковой головки от частоты вращения ротора при отсутствии осевой 
нагрузки. Масса корпуса mh приходящейся на опору, составляет 290 кг, а 
дисбаланс ротора Л=33 г-см. Монтаж подшипниковой головки на фунда­
мент через резиновые виброизоляторы обеспечил максимальное значение 
виброскорости, замеренное на корпусе головки, 18 мм/с, что составляет 
0,45 от нормы, принятой в авиадвигателестроении 40 мм/с, на частоте 
вращения ротора 1000 с' 1 , которая выбрана за собственную частоту кор­
пуса а>к. Установка гидравлического демпфера типа кольца «Аллисона» с 
напыленными из твердосплавного материала выступами [8] высотой 
0,2...0,25 мм в опору ротора подшипниковой головки позволило снизить 
относительную виброскорость до 0,3 на резонансе, соответствующем от­
носительной частоте т] -  1,1, что свидетельствует об эффективности 
демпфера. Однако с установкой демпфера снижение виброскорости кор­
пуса произошло не во всем частотном диапазоне, так при rj = 0,685 вибро­
скорость без демпфера была ниже. Это подтверждает результат теоретиче­
ского исследования, приведенного на рис.2,6, об однозначной 
эффективности демпфера на резонансах.

Рис.4. АЧХ безразм ерной виброскорости ротора при М„=6,9;
Мр=0,15; М д=0; £ ,=0,05; £2= 0 ,1 ; к\=А\ / - 2 = 0 ,5 ;  2 -0 = 1 2 ;
Q -  без демпфера; Д- с демпфером

Конструкция подшипниковой головки позволяет изменять осевую 
нагрузку на радиально - упорный подшипник, в качестве которого исполь­
зовался шарикоподшипник №176226. Осевое усилие может изменяться до 
значения 70 кН с помощью гидростатической месдозы , установленной на

О 0.2 0.4 0.6 0.8 1 ч
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свободном торце вала, путем изменения в ней давления, для чего в гид­
равлической системе подачи масла предусмотрен регулятор расхода.

Экспериментальный стенд предназначен для испытаний уплотне­
ний с различной частотой вращения, в настоящее время для существую­
щих «сухих» уплотнений она не превышают 800 с'1. Испытания без гид­
равлического демпфера на рабочей частоте TJp — 0,55 показали, что 
варьирование осевой нагрузки на радиально -  упорный подшипник при­
водит к изменению виброскорости на корпусе подшипниковой головки. 
Экспериментальные значения хорошо согласуются с теоретическими дан­
ными (рис.5), полученными при расчете системы в виде модели, изобра­
женной на рис.1, в, но без учета массы демпфера (т.е. Мд.=0). Теоретиче­
ские расчеты АЧХ такой системы при осевой нагрузке на 
шарикоподшипник Fa= 0,1 кН, что соответствует значению параметра к2 = 
0,2, показали (рис.6), что первый резонанс проявлялся на относительной 
частоте 0,525, а второй на 0,705. В этом случае теоретические безразмер­
ные амплитуды колебаний ротора на резонансах должны быть соответст­
венно хр =30,7 (что соответствует амплитуде 230 мкм) на первом и

хр =22,4 (168 мкм) на втором.

Однако без демпфера такие значения не могут реализоваться, так 
как максимальное значение радиального зазора в шарикоподшипнике дан­
ного типа не превышает 52 мкм, а упругие деформации тел качения не 
превышают десятка микрометров. В связи с этим при отсутствии демпфе­
ра прохождение резонансов должно осуществляться достаточно быстро, 
чтобы значения амплитуды колебаний ротора относительно статора не 
успевали выбрать зазоры в шарикоподшипнике и не возникла опасность 
возможной поломки подшипника на резонансе или за счет регулирования 
жесткости опоры. Изменение жесткости опоры за счет увеличения осевой 
нагрузки на шарикоподшипник до значения Fa= 1 кН (к2 = 2) приводит к 
смещению теоретических значений резонансов ротора вправо соответст­
венно до относительных частот 0,578 и 0,726. При этом безразмерная ам­
плитуда колебаний ротора на первом резонансе снижается до 22,7, а на 
втором до16,7. На рабочей частоте г/ = 0,55 в первом случае, когда пара­
метр к2 = 0,2 , рассчитанная безразмерная амплитуда колебаний ротора 
составляет хр = 6,1, а во втором случае, для параметра к2 -  2 , соответст­

венно х р = 6,2. Второй вариант разгона ротора приемлем по величине

амплитуды его колебаний до относительной частоты у=0,565. Однако при 
осевой нагрузке Fa= 1 кН долговечность подшипника снижается на порядок 
по сравнению с максимальным значением для Оптимального значения Fa = 
0,31 кН (см. рис. 3,6).
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Рис.5. АЧХ безразмерной виброскорости 
корпуса при параметрах М>=6,9; Afp=0,15; 
Мд=0; *,=0,055; *4=4; 0=12; т?=0,55;
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Рие.6. АЧХ безразмерного перемещения 
ротора относительно корпуса при пара­
метрах М0=6,9; Мр=0,15; А4=0; *,=0,055; 
*4=4; 2=12; / -  /с2=0Д; 2 -  кг=2

В связи с этим был реализован следующий алгоритм разгона ротора 
до относительной частоты 77=0,8 (см. рис.6):
1) разгон до относительной частоты 77=0,55 при значении параметра к2 = 

2, причем замеренное значение амплитуды для установившегося дви­
жения при этой частоте соответствовало 50 мкм ( х р = 6,6), что отлича­

ется не боле чем на 10% от рассчитанных значений;
2) изменение жесткости опоры до уровеня параметра к2 = 0,2 по релейно­

му закону управления жесткостью опоры за счет переключения регуля­
тора расхода золотникового типа в системе маслоснабжения месдозой;

3) дальнейший разгон ротора до относительной частоты 77=0,68 при к2 =
0.2 и переключение регулятора в положение, обеспечивающее пара­
метр к2 = 2;

4) разгон до относительной частоты 77=0,715 и переключение регулятора 
назад в положение для к2 =0,2.
Замеренные в процессе эксперимента значения амплитуды колебаний 

ротора относительно статора не отличались более чем на 25% от теорети­
ческих.

В результате проведенных исследований можно сделать следующие 
выводы:

1. Снижение виброактивности в двигателях летательных аппаратов и 
энергетических установках на резонансных режимах возможно за счет 
использования демпферов в опорах роторов. Оптимальное демпфирование
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позволяет эффективно снижать резонансные значения амплитуды колеба­
ний ротора и виброскорости статора

2. Для обеспечения минимальной виброактивности во всем рабочем 
диапазоне частот необходимо регулирование динамических параметров 
опор роторов (коэффициентов демпфирования или жесткости).

3. Минимизация виброактивности ДЛА возможна путем регулирова­
ния жесткости радиально - упорных шарикоподшипников за счет измене­
ния их осевого поджатия.

4. Область варьирования осевого нагружения радиально - упорного 
подшипника ограничена его долговечностью, следовательно необходима 
оптимизация параметров опоры с целью достижения выбранных критери­
ев качества системы.
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