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Лабиринтные уплотнения в настоящее время являются наиболее распространённым типом 

герметизаторов в авиационных двигателях. В статье предложен подход для учёта величины их 

врезания в статорную деталь при определении расхода воздуха. Проведено сравнение результатов 

расчёта характеристик лабиринтных уплотнений с учётом врезания гребешков уплотнения в 

статорную деталь с использованием полуэмпирических и численной моделей. Выявлен характер 

изменения расхода воздуха через уплотнение при изменении геометрических параметров канавок в 

статорной детали в результате изнашивания срабатываемого покрытия при врезании гребешка 

лабиринтного уплотнения. Предложены наиболее эффективные полуэмпирические модели для 

расчёта характеристик таких уплотнений при различных картинах износа и величинах зазора, а 

также рекомендации по их модернизации для повышения точности расчётов. 

 

Ключевые слова: лабиринтное уплотнение; зазор; расход воздуха; врезание; износ  

 

Цитирование: Матвеев, А. А. Влияние наличия врезания на расходные характеристики 

лабиринтных уплотнений авиационных двигателей / А. А. Матвеев, А. Ю. Тисарев, 

С. В. Фалалеев, К. А. Миронова // Динамика и виброакустика. – 2024. – Т. 10, №1. – C. 7–20. 

DOI: 10.18287/2409-4579-2024-10-1-7-20 

 

 

 

Введение 

 

Лабиринтные уплотнения (ЛУ) имеют широкое применение в авиационных газотур-

бинных двигателях (ГТД) [1]. Они являются бесконтактными и обеспечивают герметизацию 

полостей между вращающимися и неподвижными деталями. Отличительной особенностью 

mailto:vut.13@mail.ru
mailto:ay.tisarev@uec-kuznetsov.ru
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таких уплотнений является простота конструкции и отсутствие ограничений по температуре 

и давлению уплотняемой среды, частоте вращения ротора. 

Лабиринтные уплотнения являются важнейшими элементами системы внутренних воз-

душных потоков воздуха в ГТД, определяют во многом эффективность узлов и двигателя в 

целом [2]. При проектировании уплотнений необходимо обеспечить требуемые значения 

расходов отбираемого или подводимого воздуха. Их характеристики влияют на эффектив-

ность охлаждения турбины, тепловое состояние двигателя, величину действующей на ради-

ально-упорный подшипник осевой силы. 

При работе двигателя на напряжённых и переходных режимах возможно врезание гре-

бешков лабиринта в срабатываемое покрытие на статорной детали. Наличие врезания влияет 

на характеристики уплотнения, так как увеличивается величина зазора и изменяется характер 

течения воздуха в нём. Учёт врезания необходим при расчёте воздушных систем ГТД для 

корректных оценок расходов воздуха в уплотнениях, давлений и температур воздуха во 

внутренних полостях двигателя. Имеется огромное количество работ, посвящённых исследо-

ванию процессов течения в лабиринтных уплотнениях (наиболее распространено уравнение 

Стодолы [1,3,4] с применением поправочных коэффициентов), однако не так много работ, 

посвящённых исследованию течения газа в таких уплотнениях при наличии износа [5–7]. В 

открытой литературе нет сведений об учёте врезания при использовании известных аналити-

ческих и полуэмпирических моделей для расчёта лабиринтных уплотнений во всём спектре 

возможных зазоров, особенно при наличии отрицательных зазоров. Использование таких 

моделей, в отличие от численных, существенно ускоряет процесс расчёта, что особенно важ-

но при проектировании системы внутренних воздушных потоков воздуха в ГТД. Целью 

настоящей статьи является исследование процессов в лабиринтном уплотнении с учётом вре-

зания, выявление наиболее достоверных полуэмпирических моделей для его расчёта и разра-

ботка рекомендаций по их использованию. 

 

1 Анализ методов определения утечек через лабиринтное уплотнение 

 

Существуют экспериментальные, аналитические и численные методы определения ха-

рактеристик лабиринтных уплотнений. Особенно популярными являются полуэмпирические 

модели для расчёта утечек через такие уплотнения. В статье [8] рассматриваются основные 

такие модели, которые разделяются на два типа: прямые и косвенные. Прямые модели пред-

полагают рассмотрение уплотнения единым компонентом, вычисление выполняется в одну 

итерацию. Косвенные методы требуют итерационного вычисления давления в полостях 

между гребешками и расхода через каждую щель в отдельности. Некоторые из косвенных 

моделей учитывают геометрию полости, что увеличивает точность расчётов. В этой статье 

отмечается, что среди открытых источников нет моделей, учитывающих наличие сотовой 

структуры, величину угла наклона рёбер, величину частоты вращения ротора. 

Авторы многих статей отмечают невысокую точность модели Стодолы. Одной из ос-

новных используемых аналитических моделей для расчёта характеристик ЛУ является мо-

дель Мартина [9], которая позволяет определить количество полостей в лабиринте для за-

данных расхода газа и перепада давления. Формула предполагает, что рабочее тело – несжи-

маемый идеальный газ. При учёте геометрии берётся только количество гребешков. Уравне-

ние Мартина имеет следующий вид: 

 

𝐺в = 𝐴 ∙
𝑝вх
∗

√𝑅𝑇вх∗
√
1 − (

𝑝вых
𝑝вх∗

)
2

(𝑧 +𝑙𝑛
𝑝вых
𝑝вх∗

)
,  (1) 
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где А – площадь зазора лабиринтного уплотнения, м2; 𝑝вх
∗ ,  𝑝вых – полное давление на входе и 

статическое давление на выходе, Па; 𝑧 – количество гребешков, шт; 𝑅 – газовая постоянная, 

Дж/(кг·град); 𝑇вх
∗ – полная температура на входе в уплотнение, К. 

Уравнения Ходкинсона, Эгли и Вермеса [10,11] основаны на модели Мартина и отли-

чаются подходом к определению коэффициента переноса µ (поправочный коэффициент, 

учитывающий уменьшение гидравлического сопротивления для гладкого уплотнения) [7]. 

Коэффициент переноса показывает, какая часть динамического напора переносится (сохра-

няется) при протекании через каждый гребешок уплотнения [12]. Его величина обратно про-

порциональна корню квадратному из гидравлического сопротивления. Эгли принимает его 

величину постоянной и равной 0,85, у остальных авторов это полуэмпирическая величина. 

Так, авторы статьи [8] приводят иное определение коэффициента переноса. Поток, поступа-

ющий в лабиринтное уплотнение, расширяется в каждой полости. После каждого дроссели-

рования небольшая часть кинетической энергии струи потока будет вновь преобразована в 

энергию давления, большая часть будет преобразована в тепловую энергию, а оставшаяся 

часть попадёт в следующее сечение уплотнения. Сам коэффициент переноса представляет 

собой долю энергии, переносимую из одной полости в следующую. 

Помимо моделей, в которых вычисление происходит за одну итерацию, существуют 

косвенные модели, требующие итерационных вычислений. Такие модели, как правило, более 

точные, но при этом и требуют больше временных затрат для вычисления утечек. 

Также представляет интерес формула Циммермана и Вольфа [13], которая является до-

работанной формулой Ходкинсона, в ней уточнён коэффициент переноса, также введён ко-

эффициент расхода, зависимость для которого приведена для различных отношений величи-

ны зазора к толщине кончика гребешка. 

В руководящем техническом материале (РТМ) [14] по расчёту лабиринтных уплотне-

ний представлена методика их расчёта с учётом отрыва потока от кромок гребешков. В этой 

работе берётся за основу формула Мартина и вводится в неё коэффициент сужения струи 𝜇0, 

который зависит от угла наклона гребешка и относительного радиального зазора.  

При расчёте внутренних воздушных потоков в ГТД используется также методика рас-

чёта расходов через лабиринтные уплотнения, приведённая в отчёте Харьковского политех-

нического института (ХПИ) [15]. Используемая методика основана на уравнении Бернулли, 

записанном для двух сечений на входе и выходе из рассматриваемого участка. Используются 

коэффициенты расхода, полученные для ступенчатых уплотнений, и поправочный множи-

тель для корректировки расхода для гладкого уплотнения (в иностранной литературе коэф-

фициент переноса).  

Следует отметить, что ни одна из упомянутых выше аналитических и полуэмпириче-

ских моделей не может учитывать износ в уплотнении, форму канавки износа и её глубину. 

Для расчётов утечек через лабиринтные уплотнения используют также численные ме-

тоды. CFD-методы позволяют моделировать пространственные эффекты в потоке с исполь-

зованием уравнений Навье-Стокса. Данный метод требует значительно больших вычисли-

тельных мощностей и временных затрат на расчёты. При этом многие авторы подтверждают, 

что результаты численных исследований имеют лучшую сходимость с экспериментом 

[16,17]. Однако при совместном гидравлическом и термомеханическом расчёте конструкции 

ГТД более удобными являются аналитические и полуэмпирические модели для элементов 

системы внутренних воздушных потоков. Поэтому в данной статье CFD-анализ используется 

для выявления наиболее достоверной полуэмпирической модели для расчёта лабиринтных 

уплотнений с учётом изнашивания. 
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2 Картины изнашивания статора в лабиринтных уплотнениях 

 

В процессе работы двигателя радиальные зазоры изменяются, на некоторых переход-

ных режимах возможно врезание гребешков лабиринтов в статорные втулки, что приводит к 

их износу. 

При врезании изнашивается гребешок, он может принимать закруглённую или грибо-

образную форму. Помимо гребешка значительно изнашивается и статор (особенно при нали-

чии изнашиваемого покрытия). В статье Догу и др. [5] приводятся фотографии картин износа 

статора (рисунок 1). 

 

 
Рисунок 1 – Фотографии картин износа статора лабиринта [5] 

 

Исходя из приведённых выше картин износа статора видно, что в зависимости от осе-

вого перемещения ротора поверхность износа может повторять профиль гребешка или же 

иметь форму канавки. В статье [5] рассмотрено влияние различных форм канавок (прямо-

угольная, равнобедренная трапецеидальная, острая трапецеидальная, треугольная, эллипти-

ческая) на характеристики лабиринтных уплотнений с применением CFD-моделирования, 

при этом отмечено удовлетворительное совпадение расчётных и имеющихся для некоторых 

вариантов геометрии экспериментальных данных.  

 

3 Геометрические параметры и параметры CFD-модели  

лабиринтного уплотнения 

 

В настоящей статье проведено сравнение результатов CFD-расчёта лабиринтного 

уплотнения с результатами расчётов по известным методикам. Для проведения анализа со-

здана CFD-модель уплотнения, проверено её соответствие модели, приведённой в работе [5], 

по имеющимся в этой статье данным. 

При исследовании расходной характеристики лабиринтного уплотнения рассмотрена 

трапецеидальная форма канавки изношенной части статора, как наиболее распространённая 

(рисунок 2). 

При расчёте уплотнения варьировались геометрические параметры канавок износа для 

выявления их влияния на его расходные характеристики. Значения параметров представлены 

в таблице 1. При исследовании влияния любого параметра на расходную характеристику для 

других параметров взяты базовые значения (отмечены жирным шрифтом). Не приведённые в 

таблице 1 геометрические параметры и граничные условия одинаковы. Также было принято, 

что изнашивается только статор. 
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Рисунок 2 – Геометрические параметры лабиринтного уплотнения с износом статора: 

cr – номинальный радиальный зазор; 𝑐𝑢, 𝑐𝑑 –  минимальный зазор до и за гребешком; t – толщина гребешка; 

𝑅𝑡 − радиус скругления гребешка; 𝑤 – ширина канавки; d – глубина канавки; 𝛼, 𝛽 – углы стенок канавки;  

cс – абсолютный радиальный зазор; 𝜃0, 𝜃1 – углы наклона входной и выходной кромок гребешков; R – радиус 

ротора; 𝑇вх
∗  – полная температура на входе; 𝑝вх

∗ , 𝑝вых – полное и статическое давление на входе и выходе из ЛУ 

 

Таблица 1 – Значения геометрических параметров 

Параметр Обозначение, размерность Значение 

Ширина канавки w, мм 0,405; 0,608; 0,81 

Глубина канавки d, мм 0,127; 0,254; 0,508 

Номинальный зазор 𝐶𝑟, мм 0,254; 0,127; 0; -0,127 

Угол наклона гребешков 𝜃0, 𝜃1, ° 80,80; 120,50; 110,60; 90,80 

 

После получения геометрической модели построена конечно-элементная модель (рису-

нок 3). В канавке и около гребешка сетка дополнительно загущалась для корректного расчёта 

течения через зазор. Общее количество элементов 156000. Для моделирования пристеночно-

го слоя задавалось сгущение на стенках. 

 

 
Рисунок 3 – Конечно-элементная модель ЛУ с износом 

 

Параметры CFD-модели и параметры решателя:  

 на inlet и outlet задаётся интенсивность турбулентности и гидравлический диаметр; 

 в качестве рабочего тела берётся воздух с изменяемой по закону идеального газа 

плотностью и вязкостью, определяемой по закону Сазерленда; 

 модель турбулентности 𝒌 − 𝜺 «realizable» с расширенными функциями стенок, урав-

нение энергии включено; 

 алгоритм решателя pressure-based, axisymmetric; 



 Динамика и виброакустика, Т.10, №1, 2024 

12 

 

 метод решения по схеме coupled, метод дискретизации leasts quares cell based для гра-

диента, presto для давления, second-orderupwind для плотности и энергии, firstorderupwind 

для кинетической энергии и скорости диссипации; 

 для определения сходимости контролировался расход воздуха на выходе из ЛУ. 

Граничные условия: 

 𝐩вх
∗ =  𝟏𝟓𝟏𝟗𝟖𝟕, 𝟓 Па; 

  𝐩вых = 𝟏𝟎𝟏𝟑𝟐𝟓 Па;  
 𝐓вх

∗ = 𝟐𝟗𝟖К; 
 радиус ротора лабиринтного уплотнения R = 80 мм; 

 частота вращения n = 0 об/мин. 

 

4 Исследование влияния величины номинального зазора в уплотнении  

на расход воздуха 

Результаты CFD-расчета уплотнения с базовыми значениями геометрических парамет-

ров (см. таблицу 1) приведены на рисунке 4. 

 

 
Рисунок 4 – Поле скоростей в уплотнении с канавками от износа при величине зазора 𝐶𝑟 = 0,254 мм 

 

Из рисунка 4 видно, что наличие канавки влияет на поле скоростей в зазоре. Поток 

проходит через наиболее узкое сечение (𝐶𝑢), ударяется о стенку канавки и поворачивается. У 

выходной кромки канавки поток имеет наибольшую скорость, при этом наблюдается отрыв 

за входной кромкой гребешка. Износ влияет на проходное сечение и расход через лабиринт 

увеличивается. По сравнению с уплотнением без наличия канавки расход воздуха вырос на 

30 % и составил 30,5 г/с. 

Варьировалась величина номинального зазора в соответствии с таблицей 1. Результаты 

CFD-расчётов приведены на рисунке 5. 
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a 

 

б 

Рисунок 5 – Поле скоростей в уплотнении с износом 

а – 𝐶𝑟 = 0 мм; б – 𝐶𝑟 = − 0,127мм 

 

При уменьшении номинального зазора величина эффективного зазора также уменьша-

ется, снижается и расход воздуха. При отрицательном зазоре максимальная скорость дости-

гается над гребешком. Можно принять, что величина эффективного зазора в этом случае 

равна 𝐶с. 
Была проведена серия расчётов лабиринтных уплотнений с различными геометриче-

скими параметрами с использованием CFD-модели и моделей Циммермана, Ходкинсона, из 

РТМ и ХПИ в рассмотренном диапазоне зазоров. На рисунке 6 показаны величины расхож-

дений результатов расчёта расхода воздуха по различным методикам и при CFD-

моделировании.  
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При уменьшении величины зазора расхождение результатов CFD-расчёта с моделью 

Циммермана возрастает и достигает 30 % при нулевом номинальном зазоре. Модель Ход-

кинсона при этом зазоре имеет заметно меньшее отклонение. Стоит отметить, что расход для 

этих двух моделей вычислялся по минимальной величине зазора, однако, как можно видеть 

из поля скоростей при 𝐶𝑟 = 0 мм (рисунок 5а), над гребешком наблюдается отрыв потока и 

струя сужается, то есть реальный расход воздуха должен быть меньше. При зазоре 𝐶𝑟 ≥
0,254 мм сужения потока не происходит, поскольку струя заходит в канавку и поворачивает-

ся там, отклонения по расходу будут меньше. При отрицательном же зазоре отрыв потока 

меньше, и расход будет определяться величиной абсолютного зазора. Лучший результат по-

казал метод РТМ, ошибка по сравнению с CFD-расчётом при нулевом зазоре в пределах 10% 

(1,5 г/сек), при зазоре 0,254 мм – 2,5 %, при зазоре -0,127 мм – 7,8 %. Методика из ХПИ по-

казала наихудшие результаты, так как при нулевом зазоре ошибка составила 57%.  

 

 
Рисунок 6 – Зависимость расхождения результатов расчёта расхода воздуха по аналитическим методикам  

и CFD-расчёту от величины номинального зазора 

 

5 Исследование влияния ширины и глубины канавки износа на расход воздуха 

 

В соответствии с таблицей 1 варьировались значения ширины и глубины канавки при 

𝐶𝑟 = 0,254 мм, результирующие расходы приведены на рисунке 7, а и б. Максимальное от-

клонение расхода при изменении ширины канавки по модели Циммермана– 3,4%, по РТМ – 

13%, а по модели Мартина – 32%. Максимальное отклонение расхода при изменении глуби-

ны канавки по модели Циммермана – 2,3%, по РТМ – 7,8%, по модели Мартина – 33,6%. 
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а 

 

б 

Рисунок 7 – Зависимость расхода воздуха через лабиринтное уплотнение от параметров 

а – ширина канавки; б – глубина канавки 

 

Из двух рассмотренных случаев видно, что модель Циммермана показывает минималь-

ную ошибку, однако такая точность имеется только при положительной величине зазора 𝐶𝑟. 

При отрицательном зазоре (когда гребешок лабиринта входит в канавку) ошибка значитель-

но увеличивается. Расчёт по модели РТМ показывает противоположные результаты, при ма-

лых зазорах точность удовлетворительная, а при большом зазоре расхождение становится 

более значительными. Расхождение РТМ с CFD-расчётом обусловлено тем, что при большой 

глубине канавки сужения потока как такового не наблюдается (рисунок 8). Также можно ви-

деть, что поток не заходит практически в большую часть канавки, это также подтверждает 

предположение о том, что расход воздуха необходимо рассчитывать по минимальному сече-

нию. 
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Рисунок 8 – Поле скоростей в уплотнении с износом (𝑑 = 0,508 мм) 

 

6 Исследование влияния угла наклона гребешков уплотнения на расход воздуха 

 

Помимо положения гребешка варьировался также угол наклона стенок гребешка 𝜃1 и 

𝜃0  в соответствии с таблицей 1. Расчёты проводились для двух номинальных зазоров  

(𝐶𝑟 = 0 мм и 𝐶𝑟 = 0,254 мм). Приведено сравнение результатов расчётов при использовании 

CFD-модели и полуэмпирических моделей, на рисунке 9 приведены результаты расчётов 

расхода воздуха при изменении угла наклона входной стенки гребешка. 

 

 
Рисунок 9 – Зависимость величин ошибки и расхода воздуха от угла наклона входной стенки гребешка: 

– результаты расчёта расхода воздуха (CFD-модель);  – расхождение расчётных данных с 

применением CFD-модели и модели Циммермана при 𝐶𝑟 = 0,254 мм;  – расхождение расчётных данных 

с применением CFD-модели и модели РТМ при 𝐶𝑟 = 0,254 мм;  – расхождение расчётных данных с 

применением CFD-модели и модели ХПИ  при 𝐶𝑟 = 0  мм;  –  расхождение расчётных данных с 

применением CFD-модели и модели РТМ при 𝐶𝑟 = 0  мм;  –  расхождение расчётных данных с 

применением CFD-модели и модели Циммермана при 𝐶𝑟 = 0 мм 
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Как и для предыдущих конфигураций, при величине зазора 0,254 мм погрешность для 

двух моделей минимальна (для Циммермана – 7%, для РТМ – 2,1%). При уменьшении зазора 

погрешность значительно увеличивается и находится для модели Циммермана в пределах 

30–45%, а для РТМ – 10–20%. ХПИ имеет гораздо большую погрешность – 60–90%. Однако 

следует заметить, что при изменении угла входной стенки гребешка в приведённом диапа-

зоне изменение расхода воздуха происходит в пределах 1,5 г/сек (10 % от базовой компонов-

ки). Можно сделать вывод о том, что влияние угла наклона гребешков на характеристики 

уплотнения незначительно. 

 

7 Рекомендации по использованию расчётных моделей 

 

Для уменьшения погрешности расчётов при использовании модели Циммермана для 

нулевых и отрицательных номинальных зазоров предлагается модернизация модели. В ис-

ходной версии расход определяется по площади минимального зазора между ротором и ста-

тором. В изменённой версии зазор берется с учётом сужения струи (как в РТМ-модели), то 

есть вводится коэффициент 𝜇0. Таким образом, берётся так называемый эффективный зазор. 

При такой модификации модели Циммермана погрешность для 𝐶𝑟 = 0 мм меньше 11% при 

различной конфигурации гребешков. Для других расчётных вариантов при изменении вели-

чины зазора модель работает лучше РТМ-модели. Однако при положительном номинальном 

зазоре сужение струи не следует учитывать, так как ошибка возрастает на 20–30%, в этом 

случае влияние отрыва потока над гребешком на расход воздуха незначительное. 

 

Заключение 

 

Наличие канавок в изнашиваемом покрытии корпуса, возникающих от врезания гре-

бешков лабиринтных уплотнений, значительно влияет на их расходные характеристики. 

Проведённые исследования позволили выявить степень расхождения расчётных результатов 

с использованием ряда применяемых полуэмпирических моделей и CFD-модели, имеющей 

наилучшую сходимость с экспериментальными данными. Анализ результатов расчёта расхо-

да воздуха через уплотнение при изменении геометрических параметров уплотнения и ка-

навки износа от врезания гребешка позволил выявить наиболее достоверную модель для 

каждого расчётного случая и разработать рекомендации для выбора величины эффективного 

зазора. Для повышения достоверности расчётов предложено модернизировать модель Цим-

мермана с учётом подхода, применённого в работе [14].  

Исходя из перечисленного выше, можно сделать вывод о том, что для корректного рас-

чёта уплотнений с учётом износа необходимо использовать 3 модели, которые берут за осно-

ву подход Мартина. Для положительных зазоров следует применять модель Циммермана, 

для нулевых и отрицательных зазоров – модифицированную модель Циммермана или РТМ. 

Далее эти модели необходимо интегрировать в комплекс программ для совместного 

гидравлического и термомеханического расчёта авиационного двигателя. При каждом шаге 

расчёта для конкретного взаимного положения гребешков лабиринта и статора, а также гео-

метрических параметров канавок от врезания гребешков (при их наличии) будет использо-

ваться рекомендуемая модель и выбираться величина эффективного зазора. 
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Представлена разработка модели упругого кольца с учётом контактных явлений по выступам. В 
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Введение 

В большинстве авиационных двигателей используются упругие опоры как ключевая 

часть конструкции для снижения вибрации. Опоры, имеющие тонкостенные кольца с высту-

пами по наружным и внутренним поверхностям, нашли широкое применение в авиационных 

ГТД различных стран. В данной статье представлена разработка модели упругого кольца с 

учётом контактных явлений по выступам.  В работе упругое демпферное кольцо моделиру-

ется набором прямых балок, соединённых шарнирами.  

Детальное распределение зон контакта выступов упругого кольца рассчитывается чис-

ленным методом. На основании численных расчётов делается некоторое обобщение картины 

работы выступов упругих колец в целом, вне зависимости от числа выступов и прочих габа-

ритов. 
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Предложена методика расчёта средневзвешенной жёсткости участков кольца, содер-

жащих выступы и гладкую упругую часть, которая необходима для дальнейшего расчёта 

жёсткости всего кольца. 

 

1 Краткое описание модели 

В работе рассматривается демпфер с упругим кольцом. В известных работах [1–4] 

жёсткость упругого кольца обычно определялась либо путём численного моделирования с 

помощью программного обеспечения и фактических измерений компонентов, либо аналити-

чески. При аналитическом подходе каждый сегмент упругого кольца обычно рассматривает-

ся как независимая, жёстко закреплённая балка [5, 6] в форме дуги или прямой, а затем жёст-

кость каждого сегмента балки складывается для получения общей величины жёсткости.  

В настоящей работе представлено моделирование упругого кольца с учётом контакт-

ных явлений по выступам.  Расчётная схема кольца, использованная для анализа, представ-

лена на рисунке 1. Физический смысл геометрических параметров и их величины, принятые 

для расчётов, приведены в таблице 1. 

 

 
Рисунок 1 – Принципиальная схема поперечного сечения модели демпфера с упругим кольцом 

 

Таблица 1 – Геометрические параметры упругого кольца 

Обозначение 

параметра 
Физический смысл Величина 

D1 внутренний диаметр 97 мм 

D2 внутренний диаметр гладкой части кольца 97,4 мм 

D3 наружный диаметр гладкой части кольца 99,4 мм 

D4 наружный диаметр поперечного сечения упругого кольца демпфера 99,8 мм 

a ширина выступа 5,15 мм 

b длина упругой части кольца (рис.1-3).  10,3 мм 

l длина симметрической балки  25,75 мм 

H толщина кольца 1 мм 

h высота выступа 0,2 мм 

w заданная начальная деформация 70 мкм 

t ширина упругого кольца по оси 11 мм 

n число выступов упругого кольца 10 
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Упругое кольцо разделено на четыре сегмента (1, 2, 3, 4 в кружках). Как показано на 

рисунке 1, через центр первого сегмента (пронумерован) проходит ось симметрии. 

Согласно работе [7], в случае посадки кольца с зазором нижняя часть кольца не работа-

ет. 

 

2 Анализ влияния контактов по выступам упругих колец 

 

Для оценки поведения упругого кольца в зонах контактов по выступам был проведён 

расчёт в среде Ansys Workbench 2021R2. Размеры соответствуют указанным в таблице 1. 

Контакты моделировались с учётом сил трения с возможностью проскальзывания в статиче-

ской постановке. Параметры граничных условий, построение сетки и прочие настройки чис-

ленной модели были выбраны на основе опыта моделирования данного типа демпферов.  

Моделировались внутреннее внешнее корпусные кольца и упругое кольцо. Результаты 

численного расчёта упругого кольца при смещении вверх показаны на рисунке 2. Видно, что 

имеет место контактное взаимодействие между упругим и внешним кольцами. Числа на ри-

сунке 2 соответствуют позициям на рисунке 1. 

 

 
Рисунок 2 – Детальное распределение зон контактов по выступам упругих колец 

 

Трение между контактными площадками не учитывалось. Светлые широкие полосы 

(отмечены арабскими цифрами) – это части кольца без контакта, между ними расположены 

крупные, более тёмные блоки – это поверхности выступов на упругом кольце, находящихся 

в состоянии проскальзывания. Выпуклость не полностью контактирует с внешним кольцом. 

Из-за сжатия выступ также деформируется (более тёмные области). Данная зона достаточно 

узкая и практически вырождается в прямую линию. Это даёт возможность представить пря-

мую балку, расположенную между выступами, как балку с защемлёнными концами. В разра-

ботанной модели в качестве упрощения зона контакта представлена в виде шарнира, относи-

тельно которого смежные участки могут поворачиваться. Деформация на соответствующем 

сегменте кольца составляет менее 0,1 мм, а размер каждого выступа – 5 мм (0,02 в относи-

тельных величинах), деформация относительно размера сегмента невелика. Пренебрежём ей 

и представим модель, соответствующую сегменту дуги, в виде деформируемой прямой мно-

гоопорной неразрезной балки, схема которой показана на рисунке 3. 
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3 Схематизация упругого кольца 

 

При исследовании упомянутой выше неразрезной балки основными параметрами, 

определяемыми при расчёте упругого кольца, являются концевые моменты и сила реакции в 

узле при деформации кольца (утолщения) за счёт перемещения наружного кольца подшип-

ника.  

Пунктирная линия в первой балке (①) является осью симметрии первой балки и всего 

кольца. Тёмно-серые прямоугольники обозначают внутренние выступы, которые соприкаса-

ются с внешним кольцом. Светло-серые прямоугольники (к ним примыкают шарниры) обо-

значают внешние выступы, соприкасающиеся с наружным кольцом. Длина выступа обозна-

чается, как и на рисунке 1, буквой а. Чёрные прямоугольники представляют собой гладкую 

упругую часть кольца без выступов длиной b. Сегмент I между ① и ② является внешним 

выступом. Из рисунка 2 видно, что оба края внешнего выступа соприкасаются с внешним 

кольцом (выделены прямоугольными рамками).  

 
Рисунок 3 – Принципиальная схема упругого кольца, смоделированного в виде прямой неразрезной 

многоопорной балки 

Поскольку внутренний выступ четвёртой балки упругого кольца расположен в нижней 

полуокружности, никакого давления на него не оказывается, поэтому он действует только 

как продолжение третьей балки упругого кольца при повороте относительно шарнира. 

Такая система является статически неопределимой многоопорной балкой, в которой 

число неизвестных усилий и моментов больше количества уравнений статики. Основным 

приёмом раскрытия статической неопределимости является применение дифференциального 

уравнения изогнутой оси балки и его интегрирование. 

Для этого необходимо исходную неразрезную статически неопределимую балку заме-

нить на статически определимую балку, называемую основной [8, 9], расположив в опорных 

сечениях шарниры (рисунок 4). При этом в них возникнут добавочные неизвестные опорные 

моменты 𝑀1, 𝑀2 и 𝑀3 над промежуточными опорами. Эти моменты, а также распределённые 

нагрузки q1, q2 и q3, приложенные к наружным выступам, определяются на основании ре-

шения статически определимой задачи. Методика их расчёта достаточно сложна и громозд-

ка, поэтому в данной статье не приведена. Изгибающие моменты с обеих сторон равны и 

противоположны по знаку. Опорными сечениями будут являться концы внутренних высту-

пов упругих колец. 

 

 
Рисунок 4 – Принципиальная схема модели первого сектора, состоящего из прямых балок  

(основная система) 

Основная балка должна быть спроектирована таким образом, чтобы суммарные пере-

мещения или деформации в шарнирах были равны нулю. Такое условие можно составить для 
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каждой из промежуточных опор и, значит, написать столько добавочных уравнений, сколько 

мы имеем неизвестных опорных моментов.  

 

4 Разработка методики определения средневзвешенной изгибной жёсткости кольца 

 

При расчёте отклонения у и угла поворота θ используется известное уравнение для 

упругой линии балки при изгибе [8,9]  

 

𝑑2𝑦

𝑑𝑥2
= −

𝑀

𝐸𝐼
, 

 

где Е – модуль упругости, I – момент инерции сечения балки при изгибе. 

Интегрируя последовательно это уравнение, получим для θ и у следующие выражения: 

 

{
 

 𝜃 =
𝑑𝑦

𝑑𝑥
= −∫

𝑀

𝐸𝐼
𝑑𝑥 + 𝐶;

𝑦 = ∫𝜃𝑑𝑥 = ∫(−∫
𝑀

𝐸𝐼
𝑑𝑥) 𝑑𝑥 + 𝐶𝑥 + 𝐷,

 (1) 

 

где С и D – константы интегрирования, определяемые из граничных условий. Например, 

граничное условие для двухопорной балки на шарнирных опорах имеет вид: при 𝑥 = 0, 𝜃 =
0 и 𝑦 = 0. Отсюда получаем значения для констант интегрирования: 𝐶 = 0 и 𝐷 = 0. 

Известно, что изгибающий момент равен распределённой нагрузке 𝑞, умноженной на 

квадрат длины 𝑙 и c – константу, определяемую в процессе вычислений (𝑀 = 𝑐𝑞𝑙2). Под-

ставляя выражение для момента в формулы (1), получим для угла поворота и перемещения 

следующие выражения: 

 

{
𝐸𝐼𝜃 = 𝑐𝜃𝑞𝑙

3;

𝐸𝐼𝑦 = 𝑐𝑦𝑞𝑙
4,

 

 

где 𝑐𝜃 и 𝑐𝑦 – константы, генерируемые в процессе вычислений.  

Определим моменты инерции гладкого участка кольца и участка с выступом. Очевид-

но, что для гладкого участка кольца момент инерции (рисунок 5) имеет вид 

 

𝐼 = 𝑡𝐻3/12, (2) 

 

а для участка с выступом 

 

𝐼 = 𝑡(H + h)3/12. (3) 

 

 
Рисунок 5 – Детальное распределение зон контактов по выступам упругих колец 

Дальнейшие расчёты для одного сектора, содержащего гладкий участок с выступом, 

удобно вести с помощью арифметически средневзвешенной величины, определяемой из-

вестным уравнением: 



Динамика и виброакустика, Т.10, №1, 2024 

26 

 

𝑥̅ =
∑ 𝜔𝑖𝑥𝑖
𝑛
𝑖=1

∑ 𝜔𝑖
𝑛
𝑖=1

=
𝜔1𝑥1 + 𝜔2𝑥2 +⋯+𝜔𝑛𝑥𝑛

𝜔1 + 𝜔2 +⋯+𝜔𝑛
, 

 

где 𝑥1, … , 𝑥𝑛 – набор чисел с весами 𝜔1, … , 𝜔𝑛. По аналогии для изгибной жёсткости опреде-

лим её средневзвешенную величину следующим соотношением: 

 

(𝐸𝐼) =
(2𝑏)4(𝐸𝐼)𝐻 + 𝑎

4(𝐸𝐼)𝐻+ℎ
(2𝑏)4 + 𝑎4

 , 
(4) 

 

 

где в качестве значений весов для величин изгибной жёсткости примем длины отрезков раз-

личной толщины. 

Выражение (4) позволяет описать балку с выступом как балку с постоянным сечением с 

использованием всего одного выражения.  

Принимая для материала кольца 𝐸 = 2,11 ∙ 1011 Па, получим для изгибной жёсткости 

гладкого участка согласно формуле (2) (𝐸𝐼)𝐻 = 0,1934𝐻 ∙ м2, а для участка с выступом со-

гласно формуле (3) (𝐸𝐼)𝐻 + ℎ = 0,3342Н ∙ м2. 

Средневзвешенные жёсткости первой балки ① и второй балки ②, показанных на ри-

сунке 4, определяются следующим образом:  

 

(𝐸𝐼)1 = (𝐸𝐼)2 =
(2𝑏)4(𝐸𝐼)𝐻 + 𝑎

4(𝐸𝐼)𝐻+ℎ
(2𝑏)4 + 𝑎4

= 0,1939 Н ∙ м2. 

 

Средневзвешенная жёсткость третьей балки ③ на рисунке 4:  

 

(𝐸𝐼)3 =
(2𝑏)4(𝐸𝐼)𝐻 + (2𝑎)

4(𝐸𝐼)𝐻+ℎ
(2𝑏)4 + (2𝑎)4

= 0,2017 Н ∙ м2. 

 

Заключение 

 

1. Проведением численных расчётов показано, что зона контакта по выступам доста-

точно узкая и практически вырождается в прямую линию, что даёт возможность представить 

прямую балку, расположенную между выступами, как балку с защемлёнными концами. 

2. Заменой дугообразных колец моделями прямых балок расчёт жёсткости упругих ко-

лец преобразуется в простую задачу классической механики.  

3. Введено понятие средневзвешенной величины изгибной жёсткости, которая позволя-

ет описать балку с выступом как балку с постоянным сечением с использованием всего од-

ного выражения. 

4. Рассчитаны средневзвешенные величины изгибной жёсткости для гладких участков 

колец и участков с выступами.  
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Введение 

 

Тенденция развития машиностроения характерна увеличением ресурса деталей и изде-

лий в целом при росте нагрузок, приходящихся на них. Создание высоконагруженных узлов 

и агрегатов обеспечивается при появлении новых методик проектирования и развития эле-

ментов технологического обеспечения производства. Как результат творческой работы кон-

структора появляется всё большее количество сложнопрофильных деталей, изготовление ко-

торых зачастую сопровождается многими проблемами [1–3]. 

Исходя из этого, можно заключить, что разработка новых, более точных методик про-

ектирования актуальна не только под фактором усложнения предпроизводственных этапов 

процесса проектирования, но и ввиду итеративного подхода со стороны производства, когда 

проблемы, возникающие при изготовлении изделия, вносят свои коррективы в его конструк-

цию [4]. 

Одним из примеров может послужить современный этап высокотехнологичного проек-

та «Организация высокотехнологичного производства индустриальных ГТД с интеллекту-

альной системой конструкторско-технологической подготовки для повышения функцио-

нальных характеристик», где разработаны методы конструкторско-технологической подго-

товки производства деталей и узлов индустриальных газотурбинных установок с учётом 

возможностей и ограничений технологий их аддитивного производства. 

К этапам предпроизводственной разработки изделия можно отнести выбор базовой 

конструктивной схемы изделия и его дизайна, термодинамический и газодинамический рас-

чёты, прочностной и частотный анализы. 

В данной работе приводятся исследования, посвящённые частотному анализу ротора 

перспективного малоразмерного газотурбинного двигателя (МГТД), а также их влиянию на 

прочностные характеристики его составных компонентов. Кроме того, оценивается влияние 

каждого элемента ротора на величину частот собственных колебаний, ведь, как известно из 

работ [5, 6], сопряжённые друг с другом тела оказывают существенное влияние на собствен-

ные динамические характеристики. 

Таким образом, главной задачей исследований стал поиск оптимальной величины ра-

бочих частот вращения ротора, при которой несущая способность его элементов будет до-

статочной не только с позиции нагрузки от центробежной силы и силового и температурного 

воздействий со стороны рабочего тела, но также и с позиции соотношения собственных ча-

стот колебаний с величинами рабочих частот вращения. 

При этом важным является учёт функциональных параметров изделия, в данном случае 

ротора малоразмерного газотурбинного двигателя, в виде величины рабочих частот враще-

ния ротора, которые накладывают соответствующие ограничения на технологию его произ-

водства. 

Повышенная сложность исследований была продиктована высокими конечными экс-

плуатационными характеристиками двигателя, что потребовало применения точных методик 

оценки исследуемых параметров. Так, например, оценка виброперемещений компонентов 

ротора на всём диапазоне рабочих частот вращения проводилась при учёте взаимного влия-

ния между компонентами, где учитывались условия их контакта. 

С видом исследуемого ротора МГТД можно ознакомиться на рисунке 1. 
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Рисунок 1 – Общий вид ротора малоразмерного газотурбинного двигателя  

со стороны рабочего колеса компрессора (а) и рабочего колеса турбины (б) 

 

1 Анализ напряжённо-деформированного состояния основных элементов ротора 

 

Начальным этапом исследований стал проведённый анализ напряжённо-

деформированного состояния рабочих колёс турбины и компрессора, а также вала ротора. 

Для первого этапа было достаточным оценить коэффициент запаса по прочности в постанов-

ке статического нагружения. Для этой цели была разработана конечно-элементная модель 

ротора, где в качестве исходных данных выступили: условия контакта элементов ротора и их 

кинематика; силовые и температурные нагрузки, вызванные воздействием на детали ротора 

потока рабочего тела; монтажные условия вала ротора, вращающегося на подшипниках ка-

чения; физико-механические и теплофизические характеристики материалов, куда входят 

данные, описывающие поведение материалов виртуальных компонентов конечно-

элементной модели ротора в эластичной и пластической зонах нагружения, а также их раз-

рушение [7–9]. 

Разработанная конечно-элементная модель ротора в сборе представлена на рисунке 2, 

где в его состав входят рабочие колёса компрессора и турбины, вал, подшипники, а также 

гайки, контровочные шайбы и втулки. 

 

 
Рисунок 2 – Вид конечно-элементной модели ротора МГТД в сборе 
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Силовые и температурные нагрузки, характеризующие собой воздействие рабочего те-

ла на детали ротора и использованные для вычислений по разработанной конечно-

элементной модели, были получены при помощи методов вычислительной газовой динами-

ки, реализованных в конечно-объёмной модели, разработанной авторами работы [10]. К дан-

ным нагрузкам относится воздействие давлением и высокой температурой рабочего тела, ко-

торая повышается на выходе из рабочего колеса компрессора за счёт приложенной механи-

ческой работы, а также на входе в рабочее колесо турбины, где температура рабочего тела 

повышена в результате химической реакции горения, протекающей в камере сгорания. 

Результаты вычислений по конечно-объёмной модели, использованные при оценке 

напряжённо-деформированного состояния элементов ротора, представляют собой таблицы 

со значениями давления и температуры в точках на поверхностях виртуальных тел рабочих 

колёс компрессора и турбины, при этом для каждой точки записана соответствующая ей ко-

ордината в виртуальном пространстве конечно-объёмной модели.  

Стоит отметить, что для разных частот вращения ротора МГТД параметры рабочего те-

ла будут также разными, а это значит, что для различной частоты вращения ротора будут 

разными силовые и температурные нагрузки, приходящиеся на элементы ротора МГТД. 

Данная особенность рабочего процесса двигателя была также учтена в разработанной конеч-

но-элементной модели по оценке напряжённо-деформированного состояния деталей ротора 

(рисунок 2). 

Для того чтобы учесть температурное воздействие со стороны потока рабочего тела на 

рабочие колёса компрессора и турбины при оценке напряжённо-деформированного состоя-

ния остальных элементов ротора, была разработана конечно-элементная модель ротора в 

сборе при помощи модуля «Thermal» программного комплекса «Ansys».  

Таким образом, применённый алгоритм вычислений сначала позволил построить тем-

пературные поля по виртуальным телам рабочих колёс компрессора и турбины, исходя из 

таблицы координат точек и температуры в них, а затем, исходя из условий контакта рабочих 

колёс с остальными элементами ротора, достроить температурные поля уже для их вирту-

альных тел. Картину распределения полей температуры по виртуальному телу рабочего ко-

леса компрессора можно видеть на рисунке 3а. 

 

  
Рисунок 3 – Разрезы виртуальных тел рабочих колёс компрессора (а) и турбины (б), демонстрирующие  

решение в виде построенных объёмных эпюр температуры (а) и эквивалентных напряжений (б) 
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В качестве первого исследуемого режима работы двигателя, был выбран такой, при ко-

тором частота вращения ротора равна 50000 об/мин. Согласно техническому заданию, дан-

ная величина соответствует рабочему режиму, заложенному на начальных стадиях проекти-

рования МГТД. Именно для данного режима расчёт по разработанной конечно-элементной 

модели был выполнен первым. Пример результатов вычислений в виде полей напряжений, 

распределённых по виртуальному телу рабочего колеса турбины, работающей на частоте 

вращения 30000 об/мин, возможно видеть на рисунке 3б. 

Для проведённого анализа напряжённо-деформированного состояния элементов ротора 

МГТД на рабочем режиме были получены коэффициенты запаса прочности, соответствую-

щие условию статического нагружения. Представленные в работе коэффициенты запаса 

прочности были получены исходя из соотношения предела текучести материала, из которого 

изготовлена рассматриваемая деталь, к эквивалентным напряжениям, возникающим в ней в 

результате нагружения. 

Распределение коэффициента запаса прочности по виртуальным телам рабочих колёс 

компрессора, турбины и вала представлено на рисунках 4, 5 и 6. 

 

  
Рисунок 4 – Разрез виртуального тела рабочего колеса 

компрессора с распределённым по нему 

коэффициентом запаса прочности 

Рисунок 5 – Разрез виртуального тела рабочего колеса 

турбины с распределённым по нему коэффициентом 

запаса прочности 

 

На основании полученных результатов можно заключить, что режим работы двигателя, 

при котором частота вращения ротора соответствует 50000 об/мин, является неосуществи-

мым в рамках имеющейся конструкции. Однако, с помощью разработанной конечно-

элементной модели ротора МГТД был осуществлён поиск такой частоты вращения ротора, 

при которой был достигнут необходимый коэффициент запаса прочности. 
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2 Частотный анализ ротора 

 

Вместе с определением напряжённо-деформированного состояния элементов ротора 

следует определять и уровень вибраций его составных элементов, а также и те частоты вра-

щения ротора, при которых будут возникать резонансные формы колебаний. С этой целью 

была разработана конечно-элементная модель, позволяющая определять величины вибропе-

ремещений контрольных точек элементов ротора в зависимости от частоты его вращения. 

Результаты расчётов численная модель предоставляет в виде распределённых по вирту-

альным телам исследуемых деталей полей значений виброперемещений. В свою очередь, для 

удобства восприятия информации исследователем, характер распределения виброперемеще-

ний и их величина отображаются при помощи полей с цветовой дифференциацией или изо-

линий, каждой из которых соответствует определённая величина виброперемещений. Кроме 

того, данный формат представления результатов расчёта по разработанной конечно-

элементной модели позволяет сложить понимание о форме колебаний исследуемого объекта 

на различных частотах внешнего воздействия на автоколебательную систему. 

Зачастую картина, отображающая форму колебаний детали, характер распределения 

виброперемещений, называется интерферограммой [5]. Пример получаемых интерферо-

грамм при помощи разработанной модели можно увидеть на рисунках 7 и 8. 

 

 

 
Рисунок 6 – Распределение коэффициента запаса прочности по виртуальному телу ротора 

 

 

   
Рисунок 7 – Интерферограммы резонансных форм колебаний ротора МГТД с учётом подшипников  

при частотах вращения: 4770,8 об/мин (а), 33708 об/мин (б) и 49419 об/мин (в) 
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Рисунок 8 – Интерферограммы резонансных форм колебаний ротора МГТД с учётом всех конструктивных 

элементов при частотах вращения: 4513,2 об/мин (а), 32456,4 об/мин (б) и 51613,2 об/мин (в) 

 

В процессе исследования изначально был проанализирован ротор, имеющий в составе 

своей конечно-элементной конструкции только вал и рабочие колёса турбины и компрессо-

ра. Следующим шагом был проведён анализ виброперемещений ротора при наличии под-

шипников (рисунок 7). И финальным шагом был проведён анализ ротора, в конструкции ко-

торого учтено наличие всех оставшихся элементов, таких как гайки, контровочные шайбы и 

так далее (рисунок 8). Результаты проведённого численного эксперимента отражены при по-

мощи диаграммы на рисунке 9. 

 

 
Рисунок 9 – Расположение резонансных частот на шкале рабочих оборотов ротора 

 

Таким образом, в результате проведённого численного эксперимента можно заключить, 

что изначально планируемая величина рабочей частоты вращения ротора, равная 50000 

об/мин, в рамках анализируемой конструкции неосуществима ввиду недостаточного коэф-

фициента запаса прочности рабочего колеса турбины, а также близкого расположения резо-

нансных частот вала ротора. Так, за счёт комплекса нагрузок в рабочем колесе турбины воз-

никают напряжения, максимальное значение которых, выраженное через энергетическую 

теорию прочности, достигает значения 929 МПа. С учётом низкой температурной нагрузки в 

зоне возникновения данной величины напряжений, коэффициент запаса прочности составля-

ет 0,98 и является минимальным по всему телу рабочего колеса турбины и по всем элемен-

там ротора двигателя в целом. При этом вал ротора испытывает повышенные вибрации вви-

ду близкого расположения резонансной частоты. Коэффициент усиления колебаний для дан-

ного режима работы МГТД, согласно зависимостям из работы [11], соответствует 4,1, что 

снижает коэффициент запаса прочности вала ротора до значения в 1,6. 
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В данной ситуации обоснованным является снижение величины рабочей частоты вра-

щения ротора двигателя. При этом снижение целесообразно проводить до таких значений, 

при которых элементы ротора двигателя будут испытывать минимальные вибрации. 

Согласно уточнённому расчёту (рисунки 8 и 9) такими величинами частот вращения 

ротора являются: 40000 об/мин, 34500 об/мин и 27000 об/мин. Рассмотрение величин частот 

вращения ниже 25000 об/мин являлось нецелесообразным ввиду сильного расхождения 

функциональных параметров двигателя с требуемыми по техническому заданию. 

Таким образом, для указанной ранее выборки частот вращения двигателя была прове-

дена оценка напряжённо-деформированного состояния элементов ротора с учётом возника-

ющих вибраций. 

Для сниженной частоты вращения ротора, равной 40000 об/мин, максимальная величи-

на эквивалентных напряжений незначительно снижается до 918 МПа, а коэффициент запаса 

прочности рабочего колеса турбины повышается с 0,98 до 1,02. Однако, данный режим рабо-

ты характеризуется повышенными вибрациями вала ротора, что понижает его коэффициент 

запаса с 6,5 до 1,2. 

Для частоты вращения ротора, соответствующей значению 34500 об/мин, максималь-

ные величины эквивалентных напряжений достигают значения 694 МПа для рабочего колеса 

турбины и 400 МПа для рабочего колеса компрессора. При данных величинах напряжений 

коэффициент запаса прочности рабочего колеса турбины составляет 1,4, а рабочего колеса 

компрессора – 2,2. 

Для частоты вращения ротора двигателя, соответствующей 27000 об/мин, условие 

прочности, при учёте виброперемещений компонентов конструкции, полностью выполняет-

ся. 

 

Заключение 
 

В данной работе был продемонстрирован результат проведённого начального этапа 

прочностного анализа элементов ротора МГТД, где основным предметом исследования вы-

ступил анализ величин и характера распределения виброперемещений элементов ротора, их 

взаимного влияния и влияния на прочностные характеристики. 

Из проведённого исследования можно заключить, что наиболее оптимальным выбором 

в качестве рабочей частоты вращения является выбор 34500 об/мин, где требуется незначи-

тельно увеличить коэффициент запаса прочности колеса турбины. Для частоты вращения 

ротора двигателя, равной 27000 об/мин, не требуется вносить конструктивных изменений, 

однако при данной частоте в меньшей степени выполняются требуемые функциональные па-

раметры двигателя. Частота вращения ротора двигателя, соответствующая 40000 об/мин, яв-

ляется наиболее предпочтительной с точки зрения выполнения требований технического за-

дания, однако в рамках рассматриваемой конструкции повысить коэффициент запаса проч-

ности колеса турбины до необходимого значения невозможно. 
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Введение 

 

Одной из основных проблем, стоящих в области решения задач динамики и прочности 

деталей и узлов турбомашин, является поиск оптимальной конструкции с целью уменьшения 

массы при обеспечении надёжности изделия. Многократное проведение расчётов для опре-

деления характеристик занимает большое количество времени. Современные программные 

комплексы позволяют проводить оптимизацию отдельных деталей или небольших узлов, од-

нако расчёты таких конструкций как ротор или несколько ступеней рабочих колёс требуют 

привлечения мощностей кластеров. Эту проблему возможно решить за счёт использования 

высокоэффективных волновых конечно-элементных моделей.  

Реальные конструкции турбомашин в большинстве своём состоят из деталей, которые 

можно с высокой точностью описать моделью конической оболочки переменной толщины 

[1–3]. Ранее был создан волновой оболочечный конечный элемент [4], позволяющий прово-

дить расчёты дисков, валов и других деталей ГТД, которые возможно описать моделью пе-

ременной осесимметричной оболочки. Данный конечный элемент был построен в рамках ги-

потез модели Тимошенко, в соответствии с которой принимаем, что любой линейный эле-

мент, нормальный к срединной поверхности пластины, после её деформации остаётся пря-

молинейным и повёрнутым относительно соответствующих координатных осей на инте-

гральный угол сдвига, а его длина при этом не изменяется. При этом расчёт всех упомянутых 
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выше типов деталей возможно проводить в составе единой модели. Это позволяет увеличить 

эффективность расчёта в сравнении с обычными методами расчёта подобных конструкций. 

На основе этого конечного элемента была написана программа, позволяющая проводить по-

иск собственных частот и форм колебаний. 

 

1 Исследование типовых конструкций деталей ГТД 

 

Для исследования точности оболочечных волновых конечно-элементных моделей с 

помощью программы рассчитывались собственные частоты и формы колебаний типовых 

конструкций. Среди типовых конструкций выделим полый цилиндр и диск с отверстием. Ре-

зультаты расчётов оболочечных волновых конечно-элементных моделей сравнивались с ча-

стотами, полученными с помощью аналитического расчёта. 

Полученное расхождение определялось по формуле (1): 

 

                         
∆p

p
=

p
об

–p
ан

p
ан

∙100,                    
(1) 

 

где pоб – собственная частота модели, полученная с помощью программы с использовани-

ем оболочечных волновых конечных элементов; pан – частота, полученная при помощи ана-

литического расчёта; ∆p – расхождение между значениями pоб и pан; p – значение собственной 

частоты конструкции.  

Для того чтобы охватить большой спектр конструкций, не привязываясь к абсолютным 

геометрическим параметрам, будем давать оценку точности по относительным геометриче-

ским параметрам. В качестве относительных геометрических параметров будем рассматри-

вать отношение длины к радиусу l/r и отношение толщины к радиусу h/r. Значения исследо-

ванных относительных параметров представлены в таблице 1. При этом для построения аб-

солютной геометрии конструкции необходимо задаться радиусом. Были проведены исследо-

вания при значениях радиуса r=0,01 м, r=0,1 м, r=0,5 м, r=1 м. Однако по результатам иссле-

дования расхождения, подсчитанные по формуле (1), имеют одинаковые значения при раз-

ных значениях радиуса. Поэтому в дальнейшем все результаты исследования приведены при 

r=0,1 м. Геометрические параметры конструкций представлены на рисунке 1. 

 
Таблица 1 – Относительные параметры 

l/r 0,5 1 2 5 10 20 - - - - - - - - - - 

h/r 0,005 0,02 0,04 0,06 0,08 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 0,35 0,4 0,45 0,5 0,55 0,6 

 

  
Рисунок 1- Геометрические параметры конструкций: слева – полый цилиндр; справа – диск с отверстием 
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При построении конечно-элементных моделей с помощью программы на основе оболо-

чечного волнового конечного элемента типовая конструкция разбивалась на 100 элементов 

вдоль образующей. Качество конечно-элементных сеток оценивалось по результатам пред-

варительных исследований с различными уровнями дискретизации. Увеличение густоты сет-

ки выполнялось до тех пор, пока погрешность вычисления собственных частот по представ-

ляющим интерес формам от итерации к итерации не превышала 0,5 %. 

При расчётах используется модель линейно упругого изотропного материала с модулем 

упругости, равным 2∙1011 Па; плотностью материала, равной 7800 кг/м3; коэффициентом 

Пуассона, равным 0,3. 

 

2 Расчёт типовой конструкции типа «диск с отверстием» 

 

При расчётах граничные условия соответствуют закреплённому по внешнему радиусу 

диску (рисунок 2). 

 
Рисунок 2 – Граничные условия диска с отверстием 

 

Аналитический расчёт диска с отверстием проводился по формуле [5, 6]: 

 

𝜔 = 𝑘√
𝐷

𝜌ℎ𝑟4
, (2) 

 

где 𝜔 – круговая частота, рад/c; ℎ – толщина диска; 𝑟  – внутренний радиус диска; 𝜌 – плот-

ность материала;    𝐷 =
𝐸ℎ3

12(1−𝜈2)
 – цилиндрическая жесткость, где E – модуль упругости, Па; 

𝜈 − коэффициент Пуассона; 𝑘 – коэффициент, значение которого зависит от количества уз-

ловых диаметров и узловых окружностей в форме колебаний диска [5]. 

Рассмотрим исследование по оценке точности результатов расчёта диска с отверстием с 

использованием волновых оболочечных конечно-элементных моделей. Для формы колеба-

ний без узловых диаметров (зонтичная форма), на рисунке 3 представлены расхождения зна-

чений собственных частот диска, рассчитанных по формуле (1), при относительных парамет-

рах, приведённых в таблице 1. Результаты для формы колебаний с одним узловым диамет-

ром представлены на рисунке 4. Результаты для формы колебаний с двумя узловыми диа-

метрами представлены на рисунке 5.  
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Рисунок 3 – Расхождение значений собственных частот диска для зонтичной формы колебаний 

 

 
Рисунок 4 – Расхождение значений собственных частот диска для формы колебаний  

с одним узловым диаметром 

 

 
Рисунок 5– Расхождение значений собственных частот диска для формы колебаний  

с двумя узловыми диаметрами 
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Такие же исследования были проведены для шести более высоких форм колебаний. По 

результатам оценки расхождение значений собственных частот диска во всём рассматриваем 

диапазоне не превышает 5 %. 

 

3 Расчёт типовой конструкции типа «свободный цилиндр» 

 

При расчётах граничные условия цилиндра соответствуют свободному телу. 

Аналитический расчёт незакреплённого цилиндра проводился по формуле [6]: 

 

𝜔 = √
Δ𝐸

𝜌𝑟2(1 − 𝜈2)
 ,     

(3) 

 

где 𝜔 – круговая частота, рад/c; 𝐸 – модуль упругости, Па; 𝜌 – плотность материала, кг/м3; 𝑟 

– радиус цилиндра, м; Δ – решение кубического уравнения: 

 

Δ3 − 𝐾2Δ
2 + 𝐾1 − 𝐾0 = 0, (4) 

 

где 𝐾0, 𝐾1, 𝐾2 вычисляются отдельно и зависят от геометрических параметров тела и гранич-

ных условий [5, 6]. 

Рассмотрим исследование по оценке точности результатов расчёта цилиндра с исполь-

зованием волновых оболочечных конечно-элементных моделей. На рисунке 6 представлены 

расхождения значений собственных частот цилиндра, рассчитанных по формуле (1), при от-

носительных параметрах, приведённых в таблице 1, для формы колебаний с двумя узловыми 

диаметрами и двумя узловыми окружностями. Результаты для формы колебаний с тремя уз-

ловыми диаметрами и с двумя узловыми окружностями представлены на рисунке 7. Резуль-

таты для формы колебаний с тремя узловыми диаметрами и тремя узловыми окружностями 

представлены на рисунке 8.  

 

 
Рисунок 6 – Расхождение значений собственных частот незакреплённого цилиндра  

для формы колебаний с двумя узловыми диаметрами и двумя узловыми окружностями 
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Рисунок 7 – Расхождение значений собственных частот незакреплённого цилиндра  

для формы колебаний с тремя узловыми диаметрами и двумя узловыми окружностями 

 

 
Рисунок 8 – Расхождение значений собственных частот незакреплённого цилиндра  

для формы колебаний с тремя узловыми диаметрами и тремя узловыми окружностями 

Такие же исследования были проведены для шести более высоких форм колебаний. По 

результатам оценки расхождение значений собственных частот незакреплённого цилиндра 

во всём рассматриваем диапазоне не превышает 5%. 

 

4 Расчёт типовой конструкции типа «закреплённый по двум торцам цилиндр» 

 

При расчётах граничные условия цилиндра соответствуют закреплённому по двум тор-

цам цилиндру (рисунок 9). 
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Рисунок 9 –Граничные условия защемлённого цилиндра 

 

Аналитический расчёт закреплённого цилиндра проводился по формулам (3) и (4). 

Рассмотрим исследование по оценке точности результатов расчёта закреплённого ци-

линдра с использованием волновых оболочечных конечно-элементных моделей. На рисунке 

10 представлены расхождения значений собственных частот цилиндра, рассчитанных по 

формуле (1), при относительных параметрах, приведённых в таблице 1, для формы колеба-

ний с двумя узловыми диаметрами и двумя узловыми окружностями. Результаты для формы 

колебаний с тремя узловыми диаметрами и с двумя узловыми окружностями представлены 

на рисунке 11. Результаты для формы колебаний с тремя узловыми диаметрами и с тремя уз-

ловыми окружностями представлены на рисунке 12.  

 

 
Рисунок 10 – Расхождение значений собственных частот незакреплённого цилиндра  

для формы колебаний с двумя узловыми диаметрами и двумя узловыми окружностями 
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Рисунок 11 – Расхождение значений собственных частот незакреплённого цилиндра  

для формы колебаний с тремя узловыми диаметрами и двумя узловыми окружностями 

 

 
Рисунок 12 – Расхождение значений собственных частот незакреплённого цилиндра  

для формы колебаний с тремя узловыми диаметрами и тремя узловыми окружностями 

 

Такие же исследования были проведены для шести более высоких форм колебаний. По 

результатам оценки расхождение значений собственных частот закреплённого цилиндра во 

всём рассматриваем диапазоне не превышает 5%. 

 

Заключение 

 

По результатам исследований для всех рассмотренных типовых конструкций в диапа-

зоне относительных параметров, представленных в таблице 1, расхождение значений соб-

ственных частот не превышает 5 %, что свидетельствует о достаточно высокой точности 

расчётов, проводимых с помощью разработанной программы на основе оболочечного волно-

вого конечного элемента. 
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Таким образом, разработанный волновой оболочечный конечный элемент обладает вы-

сокой точностью и вычислительной эффективностью, что позволит уменьшить затрачивае-

мое время на расчёт и оптимизировать большинство осесимметричных конструкций, исполь-

зуемых в современных газотурбинных двигателях. 
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Введение 

 

Актуальность проблемы снижения шума самолётов на местности и в салоне не вызыва-

ет сомнения. Предельно допустимые уровни шума самолётов на местности регламентируют-

ся международным стандартом ИКАО [1]. Международных стандартов, регламентирующих 

предельно допустимые уровни шума в салонах самолётов в настоящее время не разработано, 

однако в Российской Федерации действует национальный стандарт ГОСТ 20296-2014 [2], 

определяющий предельно допустимые уровни шума в пассажирском салоне и кабине экипа-

жа, и недавно вступил в силу ГОСТ Р 70066-2022 [3], определяющий концепцию акустиче-

ского проектирования пассажирского салона современных гражданских самолётов [4, 5]. 

Для снижения уровней шума в салоне самолёта и на местности в настоящее время ши-

роко применяются звукопоглощающие конструкции (ЗПК) [6, 7], настраиваемые на про-

блемный частотный диапазон. Звукопоглощающие конструкции, согласно современной 

mailto:moshkov89@bk.ru
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классификации, можно разделить на три основных типа: локально-реагирующие, нелокаль-

но-реагирующие и комбинированные. Наиболее распространённым примером ЗПК локаль-

но-реагирующего типа являются сотовые резонансные конструкции и их модификации, ра-

ботающие в одной или нескольких узких полосах частот. К нелокально-реагирующему типу 

ЗПК можно отнести конструкции на основе пористых и волокнистых материалов, которые не 

обладают способностью эффективно снижать высокие уровни тонального шума, но более 

эффективно снижают широкополосный шум. 

Целью настоящей работы является обзор существующих запатентованных ЗПК, кото-

рые могут быть использованы при решении задач снижения уровней шума вентиляторов 

авиадвигателей и уровней шума в салонах самолётов и вертолётов. 

Стоит отметить, что, как правило, в патентах авторы не раскрывают реальную геомет-

рию и эффективность предлагаемых ими конструктивных решений ограничиваясь вопросами 

технологии изготовления и общей концепцией.  

 

1 Звукопоглощающие конструкции локально-реагирующего типа 

 
В данном разделе рассмотрены ЗПК локально-реагирующего типа, т.е. настраиваемые 

для работы в одной или нескольких узких полосах частот. Данные получены на основании 

анализа патентов [8–13]. 

В патенте [8] описана ступенчатая ЗПК (рисунок 1, а, б), которая включает в себя мем-

бранные крышки, расположенные в ячейках ступенчатой сотовой структуры. Согласно па-

тенту, подобное расположение ячеек с мембранными крышками приводит к повышению эф-

фективности шумоподавления.  

 

 
а б 

Рисунок 1 – Акустическая сотовая структура (а) и способ продвижения акустической вставки  

в акустическую сотовую структуру (б): 

1 – ступенчатая акустическая сотовая структура, 2 – сотовая структура, 3 – верхняя сторона, 4 – нижняя 

сторона, 5 – стенки, 6 – ячейки, 7 – мембранная крышка, 8 –участок закрепления, 9 – участок мембраны, 10 – 

планарные акустические вставки, 11 – толкатель, 12 – облицовочный лист, 13 – сплошной акустический барьер 

 

В патенте [9] описана звукопоглощающая панель с ячейками резонансного типа (рису-

нок 2, а, б), содержащая наружные панели, одна из которых выполнена перфорированной, и 

расположенный между ними ячеистый заполнитель с разной высотой ячеек. Зависимости ко-

эффициента звукопоглощения от частоты для заявленных панелей и прототипа рассмотрены 

на рисунке 2, в и д, соответственно. 

В патенте указано, что данная конструкция обеспечивает повышение эффективности её 

звукопоглощения на 35% относительно прототипа (рисунок 2, г, д). 
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а б г 

   
в д 

Рисунок 2 – Спиральная звукопоглощающая конструкция без перфорированной панели 

 с формой в виде сот (а), общий вид конструкции (б), график зависимости коэффициента звукопоглощения  

от частоты (в), прототип изобретения (г) и график зависимости коэффициента звукопоглощения от частоты  

для прототипа (д): 1 – панели, 2 – перфорации, 3 – центральная ячейка, 4 – ячейки 

 

В патенте [10] рассмотрен вариант звукопоглощающей конструкции (рисунок 3, а, б), 

которая состоит из перфорированной панели, являющейся внешней, и сотовой панели, раз-

делённой на несколько отдельных камер различной глубины. Такая конструкция эффективна 

в более широком частотном диапазоне по сравнению с классическими ЗПК резонансного ти-

па (рисунок 3, в, г). Зависимости коэффициента звукопоглощения от частоты для конструк-

ции и прототипа представлены на рисунке 3, д. 

 

 

 

  
Рисунок 3 – Вид с частичным разрезом части акустического вкладыша переменной глубины (а),  

вид с частичным разрезом реализации акустического вкладыша переменной глубины с общими впускными 

объёмами (б), прототип изобретения (в, г) и график сравнения коэффициента звукопоглощения изобретения 

с прототипом (д): 1 – перфорированная панель, 2 – сотовая панель 
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В патенте [11] описана звукопоглощающая конструкция (рисунок 4, а), представляю-

щая собой пористый лицевой лист, выполненный из проволочной сетки, неперфорированный 

задний лист, выполненный из тканого или нетканого волокнистого материала, и основной 

слой, состоящий из смежных соседних резонансных полостей, изготовленных посредством 

3D-печати. Ячейки основного слоя (рисунок 4, б) имеют форму шестиугольных трубок, каж-

дая из которых имеет одну общую боковую прямоугольную грань или стенку с соседней 

ячейкой. Боковые прямоугольные стенки выравниваются параллельно оси c соответствую-

щей шестиугольной призматической структурой, на которую они разделяются. 

 

  
а б 

Рисунок 4 – Изометрический вид звукопоглощающей конструкции (а) и сотовая структура (б): 

1 – средний слой, 2 – лицевой лист, 3 – неперфорированный задний лист, 4 – ячейки основного слоя 

 

В патенте [12] предложен акустический вкладыш, имеющий сотовый слой, включаю-

щий в себя множество змеевидных стенок (рисунок 5, б), расположенный между верхней, 

непроницаемой, и нижней, перфорированной, панелями (рисунок 5, а). Соседние змеевидные 

стены очерчивают область, которая вместе с прилегающими стенками дополнительно опре-

деляет ячейку, имеющую суженную часть, сообщающуюся между концевой частью и вход-

ной частью, так что суженная часть конструкции приводит к частотному сдвигу.  

В патенте [13] описана звукопоглощающая конструкция, состоящая из ячеек, располо-

женных перпендикулярно перфорированной пластине и задней пластине (рисунок 6). Ячейки 

могут иметь различную форму поперечного сечения, их ширина может составлять 5…10 мм, 

а расстояние между перфорированной и задней пластиной может составлять 25…50 мм.  

 

 

 

а 

 
б 

Рисунок 5 – Поперечное сечение (а) и вид 

акустического вкладыша (б): 

1– непроницаемая панель, 2 – перфорированная 

панель, 3 – отверстия или перфорации,  

4 – ячейки 

Рисунок 6 – Звукопоглощающая конструкция: 

1 – перфорированная пластина,  

2 – ячейки, 3 – задняя пластина 
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2 Звукопоглощающие конструкции нелокально-реагирующего типа 

 

В данном разделе рассмотрены ЗПК нелокально-реагирующего типа, настраиваемые 

для работы в широкой полосе частот. Данные получены на основании анализа  

патентов [14–35].  

В патенте [14] рассмотрена многослойная панель (рисунок 7), включающая обшивки и 

заполнитель из гофрированного листового материала, отличающаяся тем, что в стенках гоф-

ров выполнены под углом к горизонтальной плоскости чередующиеся зигзагообразно между 

собой выступы и впадины. Звуковые волны, попадая на криволинейную поверхность высту-

пов и впадин в стенках гофров и отражаясь от них, рассеиваются, в результате чего уровень 

шума будет снижаться в 1,05…1,2 раза по сравнению с конструкцией гофрированного за-

полнителя без элементов выступов и впадин в их стенках. 

В патенте [15] предложена звукопоглощающая панель (рисунок 8), которая включает в 

себя верхнюю и нижнюю обшивки и размещённый между ними зигзагообразный заполни-

тель. При этом заполнитель в сечении представляет трапецию, а во впадинах заполнителя 

размещены введённые в панель вкладыши, профиль которых представляет собой профиль 

заполнителя в поперечном сечении. 

 

  
Рисунок 7 – Многослойная панель в разрезе: 

1, 2 – обшивка, 3 – заполнитель из гофрированного 

листового материала, 4 – перфорация, 5 – стенки 

гофры, 6 – выступы, 7 – впадины 

Рисунок 8 – Звукопоглощающая панель:  

1 – обшивка с перфорацией, 2 – сплошная обшивка, 3 

– зигзагообразный заполнитель, 4 – вкладыши 

 

 

В патенте [16] рассмотрена слоистая гофрированная панель (рисунок 9). Панель вклю-

чает перфорированную и сплошную обшивки, заполнитель из перфорированного и гофриро-

ванного материала, состоящего из чередующихся между собой верхних перфорированных и 

гофрированных полос, при этом слои сеток устанавливаются на верхние и нижние перфори-

рованные и гофрированные полосы с линией раздела сеток, находящихся на расстоянии, 

равном половине высоты двухслойного гофрированного заполнителя.  

В патенте [17] предложена звукопоглощающая панель (рисунок 10, а, б), которая со-

держит звукопоглощающий элемент в виде жёсткого гофрированного листа. Перфорирован-

ная пластина может быть выполнена из сетки или перфорированного листа с определённой 

степенью перфорации. Коэффициент перфорации передней обшивки равен или превыша-

ет 0,45. Передняя и задняя обшивки выполнены из стали толщиной около 0,7 мм или из алю-

миниевого листа толщиной около 1 мм. Гофрированный слой выполнен из звукопоглощаю-

щего материала, у которого коэффициент отражения звука больше, чем коэффициент звуко-

поглощения. Расстояния между соседними рёбрами гофрированного слоя 3…5 мм.  
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Рисунок 9 – Слоистая гофрированная панель в разрезе и сечение А-А: 

1 – перфорированная обшивка, 2 – сплошная обшивка, 3 – заполнитель из гофрированного и перфорированного 

материала, 4 – верхние гофрированные и перфорированные полосы, 5 – нижние перфорированные полосы,  

6,7 – верхняя и нижняя сетки 

 

 
а б 

Рисунок 10 – Общий вид модели в сборе (а) и полезная модель в разобранном виде (б): 

1 – опорная пластина, 2 – пластина из пористого мягкого звукопоглощающего материала, 3 – лист складчатой 

гофрированной структуры, 4 – перфорированная пластина, 5 – камеры Гельмгольца, 6 –  узкая резиновая 

прокладка 

 

В патенте [18] рассмотрена ячеистая звукопоглощающая конструкция (рисунок 11, а, 

б), состоящая из ячеек, каждая из которых заполняется звукопоглощающим материалом в 

шахматном порядке. Звукопоглощающий материал имеет толщину h <H/2, где H – толщина 

звукопоглощающей конструкции. Автором патента было предложено три варианта кон-

струкции. Из графика зависимости коэффициента звукопоглощения от частоты (рисунок 11, 

в) видно, что наиболее эффективной является конструкция при заполнении ячеек в шахмат-

ном порядке. Данная конструкция обеспечивает повышение коэффициента звукопоглощения 

на низких частотах. 

В патенте [19] рассмотрена звукопоглощающая конструкция (рисунок 12), которая со-

стоит из трёх слоёв: центрального слоя, состоящего из звукоотражающего материала слож-

ного профиля, и симметрично прилегающих к нему звукопоглощающих слоёв из материалов 

разной плотности. Диаметр отверстий перфорации составляет 3…7 мм, процент перфорации 

– 10…15%. Звукопоглощающий материал имеет объёмную плотность 500…1000 кг/м3. Такое 

конструктивное решение повышает надёжность ЗПК и эффективность шумоглушения. 

В патенте [20] рассмотрена звукопоглощающая конструкция (рисунок 13, а–г), вклю-

чающая не менее одного звукопроницаемого слоя нановолокон и одного звукопоглощающе-

го слоя. В данном изобретении рассматриваются различные сочетания звукопроницаемых и 

звукопоглощающих слоёв, что приводит к более эффективному поглощению низкочастотно-

го и высокочастотного шума при сохранении минимальной толщины и веса звукопоглоща-

ющей конструкции. Использование в составе конструкции полиакрилонитрильных наново-

локон приводит к увеличению коэффициента звукопоглощения по сравнению с ЗПК с мине-

ральной ватой (рисунок 13, д).  
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Рисунок 11 – Фронтальная поверхность звукопоглощающей ячеистой конструкции (а), разрез каркаса (б) и 

коэффициент звукопоглощения при различном заполнении ячеек звукопоглощающим материалом (в): 

1 – ячейка, со звукопоглощающим материалом заподлицо с тыльной стороной каркаса, 2 – ячейка со 

звукопоглощающим материалом заподлицо с лицевой стороной, 3 – рёбра и поперечины каркаса одинаковой 

толщины, 4 – слой звукопоглощающего материала 

 

 
Рисунок 12 – Звукопоглощающий элемент в разрезе: 

1, 5 – симметрично расположенные перфорированные стенки, 2, 4 – звукопоглощающие слои,  

3 – центральный слой звукопоглощающего элемента 

 

  
Рисунок 13 – Варианты реализации звукопоглощающей конструкции со слоем полиакрилонитрильных 

нановолокон (а–г), согласно изобретению, и сравнение коэффициента звукопоглощения образцов со слоем из 

различных наполнений (д): 

1 – звукопроницаемый слой нановолокон с узорчатой пористостью, 2 – звукопоглощающий слой,  

3 – узорчатый элемент 

 

В патенте [21] рассмотрена звукопоглощающая панель (рисунок 14), наполнитель кото-

рой выполнен в виде зизгазообразного гофра, вершины которого соединены с листом. Заяв-

ленное автором конструктивное решение расширяет эффективный частотный диапазон пане-
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ли. Испытания показали значительное повышение коэффициента звукопоглощения во всём 

исследуемом частотном диапазоне (рисунок 14, в). 

 

 

 
Рисунок 14 – Звукопоглощающая панель патентуемого технического решения (а), прототип технического 

решения (б) и сравнение коэффициента звукопоглощения прототипа с заявленным патентным решением (в): 

1 – лист, 2 – отверстия, 3 – заполнитель в виде зигзагообразного гофра, 4 – опорный лист 

 

В патенте [22] описывается звукопоглощающая конструкция (рисунок 15), выполнен-

ная из двух металлических листов заполнителя в виде складчатой структуры. Данная кон-

струкция обладает неизменностью характеристик и устойчивостью к атмосферным воздей-

ствиям, обеспечивая высокие показатели ресурса конструкции. 

В патенте [23] описывается звукопоглощающая конструкция (рисунок 16), состоящая 

из перфорированного и неперфорированного листа и расположенного между ними перфори-

рованного заполнителя в виде складчатой структуры. Высота заполнителя существенно вли-

яет на частоту максимального звукопоглощения: с увеличением высоты частота настройки 

уменьшается. 

 

  
Рисунок 15 – Звукопоглощающая конструкция с 

перфорированным заполнителем: 

1 – металлический перфорированный лист, 2 – пер-

форированный заполнитель в виде пространственно-

складчатой структуры, 3 – неперфорированный ме-

таллический лист 

 

Рисунок 16 – Звукопоглощающая конструкция: 

1 – перфорированный лист, 2 – перфорированный 

заполнитель в виде пространственно-складчатой 

структуры, 3 – неперфорированный металлический 

лист, 4 – исполнительный механизм для изменения 

частоты настройки звукопоглощающей конструкции, 

5 – регулятор для настройки частоты 

 
В патенте [24] рассмотрена теплозвукоизоляционная многослойная панель (рису-

нок 17), состоящая из нескольких слоёв, содержащих металлические листы и расположенный 

между ними заполнитель, выполненный в виде гофрированного листа.  

Данная конструкция позволяет увеличивать теплозвукоизоляционные характеристики 

за счёт использования множества переходов между материалами разной плотности (разного 

импеданса). Индекс звукоизоляции рассматриваемой панели – 36...42 дБ; диапазон эффек-

тивной звукоизоляции – 100...10000 Гц. 

В патенте [25] предложена звукопоглощающая панель (рисунок 18), состоящая из об-

шивок, одна из которых перфорированная. Заполнитель состоит из чередующихся верхних и 

нижних перфорированных и гофрированных полос, где в пространство между гофрирован-
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ными полосами в середине панели в верхней и нижней части заполнителя на 1/2 высоты 

установлены вставки из гомогенных материалов. Шумоподавление обеспечивается явлением 

резонанса, возникающего в пространстве. 

 

  
Рисунок 17 – Конструкция двухслойной 

теплозвукоизоляционной панели: 

1, 2, 3 – металлические листы, 4, 5 – заполнитель в 

виде пространственно-складчатой структуры, 6, 7, 8, 9 

– изолон 

Рисунок 18 – Гофрированная панель: 

1 – перфорированная обшивка, 2 – сплошная обшивка, 

3 – гофрированный заполнитель, 4 – вставки 

 

 

3 Комбинированные звукопоглощающие конструкции 

 

Представленные результаты получены на основании анализа патентов [26–35]. 

В патенте [26] предложена конструкция многослойной панели (рисунок 19), которая, 

как заявляют авторы, снижает уровень шума в 1,5 раза по сравнению с прототипом. В много-

слойной панели соседние сетки могут отличаться друг от друга диаметром проволок и рас-

стоянием между ними, при этом величина зазора между проволоками соседних сеток опре-

деляется соотношением d/b≤0,9, где d – диаметр проволоки одной сетки, b – расстояние меж-

ду проволоками другой сетки. Данная конструкция обеспечивает повышение эффекта шумо-

глушения в области низких частот. 

В патенте [27] предложена комбинированная сотовая панель (рисунок 20), состоящая 

из сплошной и перфорированной обшивок, соединённых со слоями сотового заполнителя, 

отличающаяся тем, что перфорированные обшивки выполнены в виде сеток с различным со-

противлением продувки, увеличивающимся по высоте панели в направлении к сплошной 

обшивке, а сами сетки соединены с сотовым заполнителем с различной плотностью с соот-

ношением величин плотности от верхнего слоя к нижнему 1:2:3, а ячейки нижнего слоя со-

тового заполнителя заполнены волокнистым материалом с коэффициентом звукопоглощения 

α≈0,9.  

 

  

Рисунок 19 – Многослойная панель в разрезе: 

1 – перфорированная обшивка, 2 – сплошная 

обшивка, 3 – верхний слой перфорированного 

заполнителя, 4 – нижний слой перфорированного 

заполнителя, 5 – верхняя сетка, 6 – нижняя сетка 

Рисунок 20 – Комбинированная сотовая панель в 

разрезе: 

1, 3, 5 – слои сеток, 2, 4, 6 – слои сотового 

заполнителя, 7 – сплошная обшивка, 8 – волокнистый 

звукопоглощающий материал 
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Выполнение конструкции сеток комбинированной сотовой панели с различным сопро-

тивлением продувки, большое количество слоёв сотового заполнителя с расчётной резонанс-

ной частотой каждого слоя сотового заполнителя с ячейками, заполненными волокнистым 

материалом с высоким коэффициентом поглощения, обеспечивают получение конструкции с 

широким спектром поглощения шума, которая, по мнению авторов патента, более чем в 1,5 

раза превосходит по эффективности существующие конструктивные решения. 

В патенте [28] рассмотрена панель с гофрированным и сотовым заполнителем (рису-

нок 21). Панель включает гофрированный и сотовый заполнители, перфорированную и 

сплошную обшивки, заполнитель из сплошного и гофрированного материала, состоящий из 

чередующихся между собой верхних и нижних гофрированных полос. Верхние гофрирован-

ные полосы заполнителя соединены с сеткой, при этом сотовый заполнитель расположен 

между сеткой и перфорированной обшивкой. Проведённые эксперименты, как заявляют ав-

торы патента, подтвердили, что данная конструкция обеспечивает снижение шума более чем 

в 1,5…2 раза в широком диапазоне частот.  

В патенте [29] рассмотрена ЗПК, звукопоглощающий элемент которой (рису-

нок 22, а, б) выполнен в виде внешней и внутренней перфорированных стенок, между кото-

рыми размещён звукопоглотитель, состоящий из трёх слоёв звукопоглощающего материала, 

при этом первый слой, более жесткий, выполнен сплошным и профилированным и закреплён 

на внешней поверхности, второй слой, более мягкий, чем первый, выполнен прерывистым и 

расположен в фокусе звукоотражающих поверхностей первого слоя, а третий слой выполнен 

из вспененного звукопоглощающего материала и расположен между первым, более жестким, 

слоем и перфорированной поверхностью. Данная конструкция обеспечивает повышение эф-

фективности шумоглушения на низких и средних частотах. 

 

 

 

Рисунок 21 – Общий вид панели с 

гофрированным и сотовым 

заполнителем: 

1 – перфорированная обшивка,  

2 – сотовый заполнитель, 3 – сетка,  

4 – гофрированные заполнитель,  

5,6 – верхние и нижние 

перфорированные и гофрированные 

полосы, 7 – сплошная обшивка, А, В, С – 

различные зоны по высоте 

Рисунок 22 – Общий вид звукопоглощающего элемента (а) и  

вариант звукопоглощающего элемента с резонансной 

конструкцией (б): 

1 – внешняя перфорированная поверхность, 2 – внутренняя 

перфорированная поверхность, 3 – сплошной профилированный 

слой, 4 – прерывистый звукопоглощающий слой, 5 – профили, 

образованые сферическими поверхностями, 6 – стержень,  

7 – крепежные элементы, 8 – вспененный материал, 9 – 

резонансные отверстия, 10 – полость оболочки 

 
 

В патенте [30] рассмотрен звукопоглощающий материал (рисунок 23, а, б), который со-

стоит из слоя ячеистой структуры и звукопоглощающего наполнителя, пропитанного раство-

ром связующего. Наполнитель имеет толщину 15–80% от толщины слоя ячеистой структуры 

и размещён внутри него. Над звукопоглощающим наполнителем и под ним содержатся воз-

душные полости, толщина каждой из которых составляет 10–60% от толщины слоя ячеистой 

структуры. Звукопоглощающий наполнитель пропитан раствором кремний- или фтороргани-

ческого связующего и прикреплён к стенкам слоя ячеистой структуры при помощи клея с 
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термостойкостью не менее 180°С. Использование данного материала позволяет снизить вес, 

уменьшить материалоемкость, повысить прочностные характеристики, уменьшить влагопо-

глощение при сохранении высоких акустических характеристик в широком частотном диа-

пазоне. 

Коэффициент звукопоглощения данного материала с плотностью 0,19…0,36 г/см3 со-

ставляет 0,81…0,99 в диапазоне частот 1250…6000 Гц.  

В патенте [31] рассмотрена звукопоглощающая панель (рисунок 24), содержащая пер-

форированную, сплошную обшивки, среднюю перфорированную обшивку и два слоя сото-

вого заполнителя с ячейками. Грани ячеек расположены под углом наклона 45-60° по 

направлению движения звуковой волны. Второй слой заполнителя выполнен с вертикальным 

расположением граней ячеек. Данная конструкция панели повышает эффективность шумо-

глушения, снижает строительную высоту и приводит к уменьшению массы конструкции. 

 

 

 

Рисунок 23 – Структура звукопоглощающего 

материала (а) и вид сбоку (б): 

1 – наполнитель, 2 – слой ячеистой структуры 

(сотопласт), 3, 4 – воздушные полости 

 

Рисунок 24 – Сотовая панель в разрезе: 

1 – перфорированная обшивка, 2 – сотовый 

заполнитель с наклонными гранями ячеек, 3 – 

средняя перфорированная обшивка, 4 – сотовый 

заполнитель второго слоя, 5 – сплошная обшивка 

 

В патенте [32] описана панель для отделки интерьера воздушного судна. Панель (рису-

нок 25) имеет многослойную структуру и содержит наружный слой, изготовленный из мате-

риала, непроницаемого для воздуха, который при использовании обращён к фюзеляжу воз-

душного судна. Внутренний слой изготовлен из отделочного материала интерьера воздушно-

го судна. Конструкционный слой проложен между внутренним и наружным слоями. Матери-

ал, рассеивающий звуковую энергию, также проложен между внутренним и наружным слоя-

ми, где с помощью внутреннего слоя, изготовленного из пористого материала, обеспечивает 

возможность прохода воздушного потока к материалу, рассеивающему звуковую энергию.  

 

 
Рисунок 25 – Поперечное сечение панели: 

1 – панель для отделки интерьера воздушного судна, 2 – салон вертолёта, 3 – наружный слой, 4 – внутренний 

слой, 5 – конструкционный слой, 6 – ячейки, 7 – проходы для воздуха, 8 – материал, 9, 10, 11 – пористый 

материал 
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В патенте [33] рассмотрена звукопоглощающая панель с сотовым заполнителем резо-

нансного типа. Такая ЗПК (рисунок 26, а–в) содержит внутренний перфорированный и 

наружный слои обшивки, размещённый между слоями сотовый заполнитель, состоящий из 

ячеек. Ячейки сотового заполнителя выполнены полидисперсными и расположены с фрак-

тальной укладкой с чередованием между собой по размерам так, что все ячейки имеют оди-

наковую ориентацию и геометрически подобны. 

 

 

  
а б в 

Рисунок 26 – Схема фрактального размещения полидисперсных конических ячеек в сотовом заполнителе (а); 

случай двухуровневой ячейки периодичности звукопоглощающей панели (б); случай трёхуровневой ячейки 

периодичности звукопоглощающей панели (в): 

1 – внутренний слой, 2 – наружный слой, 3 – сквозные отверстия перфорации, 4 – крупные ячейки 1-го уровня, 

5 – мелкие ячейки 2-го уровня, 6 – мелкие ячейки 3-го уровня, 7 – мелкие ячейки 4-го уровня 

 

В патенте [34] рассмотрена звукопоглощающая панель с сотовым заполнителем резо-

нансного типа. Данная ЗПК (рисунок 27) содержит внутренний перфорированный и наруж-

ный несущий слои обшивки и сотовый заполнитель между ними с фрактальными резонанс-

ными ячейками в виде пирамидальных или конических полых геометрических тел. Данная 

конструкция обеспечивает повышение коэффициента звукопоглощения в среднем на 20% в 

широком частотном диапазоне. 

В патенте [35] предложена звукопоглощающая панель для применения в каналах 

авиадвигателей (рисунок 28). Для улучшения звукопоглощения отверстия перфорации могут 

быть выполнены коническо-цилиндрической формы. В каждой ячейке может располагаться 

одна, две или более мембран. Мембраны могут быть выполнены из тканей, сеток. Мембраны, 

расположенные в поперечных или наклонных сечениях ячеек, приводят к усилению резо-

нансных явлений в камерах ячеек, что вызывает повышение коэффициента звукопоглощения 

шума в широком диапазоне частот. 

 

 
 

Рисунок 27 – Звукопоглощающя панель с 

фрактальными N-полидисперсными резонансными 

ячейками: 

1 – внутренний перфорированный слой, 2 – 

наружный несущий слой, 3 – резонансные ячейки, 4 

– антирезонансные ячейки, 5 – горловины 

резонансных ячеек 

 

Рисунок 28 – Звукопоглощающая сотовая панель  

с коническими резонансными ячейками: 

1 – внутренний шумопоглущающий 

перфорированный слой, 2 –наружный 

шумопоглощающий перфорированный слой, 3, 4 – 

ячейки с взаимообратной, ориентацией «вершина-

основание», 5 – сквозная перфорация, 7 – связующий 

заполнитель 
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 Заключение 

 

Выполнен обзор доступных патентов и рассмотрены современные ЗПК локально-

реагирующего, нелокально-реагирующего и комбинированного типов, которые могут быть 

использованы для снижения уровней шума в салонах самолётов и вертолётов, а также уста-

новлены в каналах наружного контура авиадвигателей для снижения уровней шума вентиля-

торов.  

Отметим, что представленные в работе ЗПК являются концепциями, предлагаемыми 

различными авторами-патентообладателями. Реальные звукопоглощающие конструкции с 

соответствующими геометрическими параметрами, устанавливаемые в каналах эксплуати-

рующихся двигателей и в салонах летательных аппаратов, являются коммерческой тайной 

организаций-разработчиков.  

Все рассмотренные ЗПК нелокально-реагирующего типа являются в 1,05…2 раза более 

эффективными, чем панели-прототипы. Внедрение сеток и других элементов в конструкцию 

ЗПК также расширяет их эффективный частотный диапазон. 

ЗПК локально-реагирующего типа имеют коэффициент звукопоглощения на 20–35% 

выше, чем у панелей-прототипов. Все рассмотренные конструкции ЗПК локально-

реагирующего типа могут быть изготовлены методом 3D-печати. Усложнение ЗПК локаль-

но-реагирующего типа в основном направлено на увеличение их эффективности и расшире-

ние полосы настройки, и, согласно современной классификации, их можно называть комби-

нированными. 

В отличие от ЗПК локально-реагирующего типа, которые можно настраивать на базе 

полуэмпирических моделей [36–38], настройка ЗПК нелокально-реагирующего типа в насто-

ящее время осуществляется на базе испытаний значительного количества образцов ЗПК на 

установке типа «интерферометр» [39,40]. Актуальной и перспективной является задача чис-

ленного моделирования различных типов ЗПК [41–43]. 

Представленная работа будет продолжена в части изготовления образцов различных 

типов ЗПК и выполнения сравнительной оценки их эффективности по результатам испыта-

ний на установке типа «интерферометр», созданной в Московском авиационном институте. 
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В работе представлены основные этапы создания конечно-элементной модели трубопроводной 

обвязки компрессора, разработанной в программном комплексе Ansys с использованием языка 

APDL. Конечно-элементная модель сформирована с учётом реальных условий креплений участков 

трубопроводов в виде установленных опор. Для определения граничных условий трубопроводной 

системы первым этапом проводится аналитический расчёт пульсаций расхода и давления 

рабочей среды, генерируемых компрессором. Результаты численных расчётов в виде амплитуды 

вибрации трубопроводов были получены для каждого участка трубопроводной системы. 

Проведено сравнение полученных результатов с рекомендуемыми ГОСТ 32569-2013 параметрами 

вибрации. 

 

Ключевые слова: форма колебаний; трубопровод; крепление; вибрация; пульсации 

 

Цитирование: Миронова, Т. Б. Виброакустическое моделирование трубопроводной обвязки 

компрессора / Т. Б. Миронова, П. Д. Рекадзе, А. Б. Прокофьев // Динамика и виброакустика. – 2024. 

– Т. 10, №1. – C. 68–77. DOI: 10.18287/2409-4579-2024-10-1-68-77 

 

 

 

Введение 

 

Трубопроводные системы играют решающую роль в транспортировке жидкости и газа 

в различных отраслях промышленности. Моделирование динамического поведения этих си-

стем необходимо для понимания их эффективности и производительности в различных усло-

виях эксплуатации.  

В нефтяной отрасли и на магистральных трубопроводах Российской Федерации в 

настоящее время эксплуатируются десятки тысяч различных насосов, компрессоров и иного 
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нагнетательного оборудования различной мощности. Превышение допустимых уровней виб-

рации является причиной аварийных ситуаций на трубопроводах. 

Одним из основных факторов, значительно снижающих надёжность и работоспособ-

ность трубопроводов, являются виброакустические нагрузки (вибрация трубопроводов, ко-

лебания давления и расхода рабочей среды). Они служат причиной усталостных разрушений, 

повреждений агрегатов и арматуры, нарушения герметичности уплотнений.  

Одними из основных источников вибрации трубопроводов в большинстве случаев яв-

ляются динамические нагрузки вращающихся неуравновешенных роторов насосов и турбо-

агрегатов, а также пульсирующий поток рабочего тела. Особую опасность представляет слу-

чай, когда в процессе разгона ротора происходит переход через резонансную частоту трубо-

провода. Резонанс характеризуется максимальными амплитудами колебаний, при которых 

трубопровод может разрушиться.  

Резонансные явления в трубопроводах на выходе компрессоров являются причиной 

многочисленных аварий на химических и нефтеперерабатывающих предприятиях. Подобные 

аварии имели место на Ярославском и Казанском ОАО «Оргсинтез», НАК «Азот» и Саратов-

ском ОАО «Нитрон». 

Метод конечных элементов (МКЭ) является широко распространённым инструментом 

для анализа динамического поведения трубопроводных систем. Однако, несмотря на то, что 

методы конечных элементов предлагают большой потенциал для моделирования динамики 

трубопроводных систем с компрессорами, существует несколько проблем, требующих тща-

тельного рассмотрения. Одной из таких является представление динамических характери-

стик компрессора при моделировании трубопроводной системы. Компрессоры обладают 

сложной динамикой, которая должна быть надлежащим образом интегрирована в модель 

трубопроводной системы [1, 2]. 

Одним из основных направлений моделирования методом конечных элементов трубо-

проводной системы является точное представление граничных условий системы, поскольку 

они играют важную роль в отображении её динамического поведения. Включение граничных 

условий, таких как взаимодействие жидкости или газа и конструкции, колебания температу-

ры и внешние силы, необходимо для точного представления реальных сценариев и обеспе-

чения надёжных прогнозов [3, 4, 5]. 

В данной статье представлен расчёт вибрации трубопроводной системы с поршневым 

компрессором Burckhardt 4В2АС2.43_1 (рисунок 1). Виброперемещение трубопроводов 

сравнивается с действующими нормами ГОСТ 32569-2013 [6]. 

Для расчёта вибрации трубопровода необходимо знание динамических характеристик 

расхода от компрессора [7]. Эти пульсации затем пересчитываются в пульсации давления в 

трубопроводной системе. Результаты этих расчётов включены как часть граничных условий 

для конечно-элементного моделирования трубопроводной системы. 

 

1 Расчёт вынужденных частот пульсаций давления, генерируемых компрессором 

 

Пульсации расхода и давления на выходе компрессора могут определяться эксперимен-

тальным или расчётным способом. Поскольку экспериментальная оценка представляет зна-

чительные орагнизационно-методические сложности для объектов таких габаритов, то для 

проектных расчётов часто используют теоретические зависимости [7]. 

Динамические свойства присоединённой системы оценивают с использованием теории 

динамических аналогий [8]. 

В статье рассчитаны характеристики трубопроводной системы на частоте пяти первых 

гармоник поршневого компрессора Burckhardt 4В2АС2.43_1. Параметры компрессора, ис-

пользуемые для расчёта, приведены в таблице 1. 
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Рисунок 1 – Поршневой компрессор BURCKHARDT 4В2АС2.43_1 [9]: 

1 – кривошипно-шатунный механизм, 3 – коленчатый вал, 4 – шатун, 5 – крейцкопф, 6 – шток поршня,  

8 – поршень, 9 – клапаны, 10 – цилиндр, 14 – приводной хвостовик вала 

 
Таблица 1 – Параметры компрессора BURCKHARDT 4В2АС2.43_1 

Количество цилиндров 4 

Число ступеней 2 

Ход поршня, мм 250 

Число цилиндров 1 ступени 2 

Диаметр цилиндра, мм 430 

Частота вращения коленчатого вала, rpm 370 

 

Частота пульсаций давления на k-ой гармонике fk , генерируемая компрессором, опре-

деляется по формуле: 

 

,
60

p

k

znmk
f


  (1) 

 

где k  – номер гармоники, m – кратность действия цилиндра, n – частота вращения коленча-

того вала, pz  – число поршней. 

В соответствии с формулой (1), частоты первых пяти гармоник компрессора равны 

f1=49.3 Гц, f2=98.7 Гц, f3=148 Гц,f4=197.3 Гц, f5=246.7 Гц. 

Далее необходимо провести расчёт амплитуды пульсаций газа на входе в трубопровод-

ную систему и импеданс нагрузки на входе для каждого трубопровода системы. 

Импеданс нагрузки на входе в трубопровод был рассчитан по формуле: 

 

,
4

2d

c
Zload




  (

(2) 

 

где  – плотность газа, c – скорость звука в газе, d  – внутренний диаметр трубопровода. 
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Амплитуда пульсаций расхода для трубопровода была рассчитана в соответствии с ме-

тодикой, описанной в [7] и затем пересчитана в амплитуду пульсаций давления по следую-

щим формулам: 

 

,QP AzA   
(

(3) 

 

где 
PA  – амплитуда пульсаций давления, z –импеданс нагрузки, QA  – амплитуда пульсаций 

расхода. 

 

2 Конечно-элементная модель трубопроводной системы компрессора 

 

Трубопроводная обвязка компрессора включает в себя более 20 трубопроводов. На ри-

сунке 2 в качестве примера показана схема одного из трубопроводных участков. 

Наружные диаметры трубопроводных участков изменяются от 45 до 426 мм, толщина 

стенки трубопроводов – от 4 до 10 мм. Материал трубопроводов – сталь 20. 

В соответствии с исходными данными в программном комплексе Ansys с помощью 

языка APDL были разработаны конечно-элементные параметрические модели трубопрово-

дов с учётом виброакустического взаимодействия пульсирующего рабочего тела со стенками 

трубопровода. Для расчёта вибрации от пульсирующего потока газа использовался гармони-

ческий анализ (модуль Harmonic). 

Для моделирования газа использовался конечный элемент FLUID220, для стенки тру-

бопровода – элемент SOLID168. Моделирование взаимодействия газа и податливой стенки 

трубопровода в программном комплексе Ansys осуществлялось с помощью процедуры 

FLUID STRUCTURE INTERACTION. 

Принятые основные допущения модели: малый средний расход; постоянство среднего 

уровня давления и плотности; адиабатичность волновых процессов; постоянство массовых 

коэффициентов, коэффициентов демпфирования и жёсткости гидравлической и механиче-

ской подсистем; временная неизменность пространственной области. 

Граничные условия механической подсистемы задавались путём ограничения соответ-

ствующих степеней свободы в узлах расчётной схемы, исходя из реальных условий крепле-

ний участков трубопроводов в виде установленных опор.  

Граничные условия гидравлической подсистемы задавались в виде амплитуды и часто-

ты пульсаций рабочего тела на входе в трубопровод. Моделирование производилось для 

каждого случая акустической нагрузки трубопроводов. Амплитуда пульсаций давления ра-

бочей среды рассчитывалась для каждого входа в участки трубопроводной системы. При 

расчёте вынужденная частота пульсаций давления от компрессора f1=49,3 Гц в трубопроводе 

задавалась равной 50 Гц. 

Результаты расчёта представлены в виде амплитуды виброперемещения для каждого 

трубопровода и сравниваются с параметрами допускаемых значений вибрации трубопрово-

дов для заданных частот по ГОСТ 32569-2013. 

 

3 Конечно-элементная модель трубопроводов 

 

В соответствии с известными схемами (см., например, рисунок 2) в программном ком-

плексе Ansys были разработаны конечно-элементные модели трубопроводов обвязки ком-

прессора с учётом взаимодействия рабочего тела со стенками трубопровода. На рисунке 3 в 

качестве примера показаны конечно-элементные модели, разработанные в Ansys. 
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Рисунок 2 – Пример схемы участка трубопроводной обвязки компрессора 
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Рисунок 3 – Конечно-элементные модели трубопроводных участков 

 

4 Расчёт вибрации трубопроводов 

 

Результаты расчётов по разработанным конечно-элементным моделям в виде амплитуд 

виброперемещения на рабочей частоте компрессора 50 Гц показаны на рисунке 4. 

В таблице 2 представлены результаты расчёта максимального виброперемещения тру-

бопроводных участков (по трём координатам, суммарное виброперемещение) под действием 

пульсирующего потока рабочей среды, уровень диапазона допускаемых значения амплитуд 
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вибрации по ГОСТ 32569-2013, а также вывод о вибрационном состоянии трубопроводного 

участка. 

 
Таблица 2 – Результаты расчета вибрационного состояния трубопроводных участков 

Номер 

трубопров

одного 

участка 

Максимальное виброперемещение, мкм Уровень 

диапазона 

допускаемых 

значения 

амплитуд 

вибрации по 

ГОСТ 32569-

2013 

Вибрационное 

состояние 

трубопроводного 

участка 

по 

координате 

x 

по 

координате 

y 

по 

координате 

z 

суммарное 

1 0,02541 0,03004 0,01195 0,03994 1 удовлетворительное 

2 0,40221 11,992 22,354 23,73 1 удовлетворительное 

3 16,355 4,3494 2,9427 16,438 1 удовлетворительное 

4 0,0038 0,00189 0,0038 0,0038 1 удовлетворительное 

5 15,371 9,1664 3,6590 16,159 1 удовлетворительное 

 

Необходимо отметить, что для трубопроводных участков 1, 2, 3, 5 превалирующими 

являются изгибные формы колебаний. Для трубопроводного участка 4 колебания характери-

зуются оболочечной радиальной формой. 

Все рассчитанные значения виброперемещения соответствуют 1 уровню диапазона до-

пускаемых значения амплитуд вибрации по ГОСТ 32569-2013, что соответствует удовлетво-

рительному вибрационному состоянию трубопроводных участков. 

 

 

 

 

 
 
a 

1

MN

MX
11

X

Y

Z

                                                                                
0

.445E-08
.889E-08

.133E-07
.178E-07

.222E-07
.267E-07

.311E-07
.356E-07

.400E-07

MAR 19 2023

15:52:21

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =2

FREQ=50

REAL ONLY

USUM     (AVG)

RSYS=0

DMX =.400E-07

SMX =.400E-07

1

MN

MX
11

X

Y

Z

                                                                                
0

.445E-08
.889E-08

.133E-07
.178E-07

.222E-07
.267E-07

.311E-07
.356E-07

.400E-07

MAR 19 2023

15:52:21

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =2

FREQ=50

REAL ONLY

USUM     (AVG)

RSYS=0

DMX =.400E-07

SMX =.400E-07



Динамика и виброакустика, Т.10, №1, 2024 

75 

 

 

 

 
 

b 

 

Рисунок 4 – Вынужденные формы колебаний трубопроводов на рабочей частоте компрессора 50 Гц: 
а – 426x10 Сталь 20 ГОСТ 8732-78; b – 89x5 Сталь 20 ГОСТ 8732-78; c – 89x7 Сталь 20 ГОСТ 8732-78
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Заключение 

 

В статье представлена методика расчёта вибрации трубопроводов, входящих в обвязку 

поршневого компрессора Burckhardt 4В2АС2.43_1.  

На первом этапе проводился расчёт пульсаций давления, вызванных компрессором. За-

тем результаты этих расчётов были включены в граничные условия для конечно-элементной 

модели трубопроводных участков, входящих в обвязку компрессора. Конечно-элементные 

модели трубопроводов были построены с помощью программного комплекса Ansys. Для 

анализа силового возбуждения использовался модуль Harmonic. Результаты расчётов по раз-

работанной модели были получены в виде амплитуд виброперемещений по длине трубопро-

водных участков.  

Результаты расчёта, полученные для каждого трубопроводного участка в виде ампли-

туды виброперемещения трубопровода, сравнивались с допускаемыми значениями для рас-

сматриваемых частот по ГОСТ 32569-2013. 

Результаты расчётов показали, что амплитуды виброперемещения трубопроводных 

участков соответствуют 1 уровню диапазона допускаемых значений, что свидетельствует об 

их удовлетворительном вибрационном состоянии. 
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демпфера определяется конструкцией устройства, технологией изготовления и составом 

многослойного магнитореологического эластомера. Механический и магнитный гистерезис 

устройства позволяет оценить управляемость демпфера и его способность поглощать вибрации. 

Результаты исследований показали наличие симметричной и узкой, не более 7 мкм, петли 

гистерезиса демпфера на рабочем диапазоне управляющих токов. 
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Введение 

 

Виброизоляция объектов прецизионного оборудования с помощью пассивных систем 

оказывается малоэффективной при возмущениях в области низких частот, а также при дей-

ствии вибрации с широким спектром. В этих случаях всё большее применение находят 

управляемые системы виброизоляции, получившие название полуактивных и активных. 

Управление в таких системах сводится к компенсации дополнительным источником энергии 

внешних вынуждающих сил, вызывающих вибрацию защищаемого объекта или относитель-

ное смещение объекта [1, 2, 3]. 

mailto:a.bazinenkov@yandex.ru
mailto:uzhbag@me.com


Динамика и виброакустика, Т.10, №1, 2024 

79 

 

В настоящее время широкое применение нашли демпферы, рабочее тело которых изго-

товлено из высокоэластичных материалов или «интеллектуальных материалов». Интерес к 

демпферам на основе интеллектуального материала, магнитореологического эластомера 

(МРЭ), обусловлен возможностью управления упругими свойствами и формой рабочего тела 

демпфера при помощи внешнего магнитного поля, а применение многослойной структуры 

позволяет повысить нагрузочную способность устройства в десятки раз. 

Эффективность виброизоляции демпфера определяется его структурой, применяемыми 

материалами, а также технологией изготовления и составом многослойного магнитореологи-

ческого эластомера. Вид и размеры петли механического и магнитного гистерезиса устрой-

ства позволяют оценить управляемость демпфера и его способность поглощать вибрации в 

пассивном и полуактивном режиме работы. 

Целью работы является исследование гистерезиса демпфера на основе многослойного 

магнитореологического эластомера на рабочем диапазоне управляющих токов. 

 

1 Актуальность исследования 

 

Известно, что динамические воздействия на оборудование, в том числе вибрации, мо-

гут привести к параметрическим отказам и отказам функционирования оборудования. При-

меняются различные методы вибрационной защиты, наиболее эффективным из которых яв-

ляется виброизоляция. Всё большее применение находят управляемые системы виброизоля-

ции, получившие название полуактивных и активных. Управление в таких системах сводится 

к компенсации дополнительным источником энергии внешних вынуждающих сил, вызыва-

ющих вибрацию защищаемого объекта, или компенсации механизмом перемещений относи-

тельных смещений объекта [1, 2].  

Для виброизоляции зданий, мостов и других массивных объектов могут использоваться 

упругие элементы, эластомеры и пружины, а также материалы особой структуры на основе 

полиуретанового эластомера с ячеистой структурой [2].  

В системах виброизоляции в последнее время часто применяются различные интеллек-

туальные материалы, которые обладают специальными свойствами и могут реагировать на 

изменения внешних условий, такие как пьезоэлектрические, магнито- и электрострикцион-

ные, электро- и магнитореологические материалы, материалы с памятью формы [4–6]. При-

чина, по которой данные материалы широко распространены в подобных системах, заключа-

ется в том, что они обладают высокой эффективностью виброизоляции, возможностью ак-

тивного управления свойствами и способны адаптироваться к различным условиям эксплуа-

тации. 

В современном оборудовании наибольшее распространение получили пьезоэлектриче-

ские материалы. Они обладают способностью преобразования механической энергии в элек-

трическую и наоборот. Такие материалы могут использоваться для динамической компенса-

ции вибраций с погрешностью до долей нанометра [7,8]. Механизмы данного типа выполня-

ются в длинноходовом и короткоходовом исполнении, однако они имеют, как правило, низ-

кую нагрузочную способность и способны работать только в активном режиме виброизоля-

ции. 

Перспективными интеллектуальными материалами для виброизоляции являются маг-

нитореологические (МР) материалы. Это композиционные материалы, которые способны 

менять свои реологические свойства под действием внешнего магнитного поля. К этим мате-

риалам относятся и МРЭ, которые активно используются для создания амортизаторов, си-

стем подрессоривания с переменной жёсткостью и демпфирования [6, 9]. 

В отсутствие магнитного поля демпфер на основе МРЭ будет создавать силу упруго-

сти (пассивное сопротивление сдвигу), вызванную только характеристиками матрицы эла-
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стомера. Если на демпфер подаётся магнитное поле, МР демпфер создает дополнительную, 

переменную силу упругости из-за увеличенного модуля сдвига МРЭ. Силу упругости МР 

демпфера можно непрерывно подстраивать, контролируя напряжённость внешнего магнит-

ного поля [6]. 

Много работ посвящено исследованию МРЭ, а именно демпфирующим системам на их 

основе [9–11]. В данных работах основной упор делается на исследование свойств рабочего 

тела, а также АЧХ демпферов на его основе. Однако, нет информации, как решена задача пе-

регрева конструкции, а также не исследованы характеристики гистерезиса устройств. 

Гистерезис – это свойство систем, мгновенный отклик которых на приложенное к ним 

воздействие зависит в том числе от их предыстории. Гистерезис может влиять на виброизо-

лирующие свойства материалов. Например, магнитный гистерезис приводит к потерям энер-

гии в материалах, что снижает их эффективность в качестве материалов систем виброизоля-

ции. 

Системы виброизоляции пассивного и полуактивного типа используют характеристику 

гистерезиса материалов для повышения эффективности поглощения вибраций. Так, МРЭ мо-

гут использоваться в системах активной виброизоляции потому, что они обладают высокой 

демпфирующей способностью и могут изменять свою жёсткость, вязкость, упругость, пла-

стичность под действием внешнего магнитного поля. Исследование гистерезиса позволяет 

определить пути повышения демпфирующих свойств этих материалов, что позволит создать 

более эффективные и точные устройства виброизоляции.  

 

2 Конструкция объекта исследований –магнитореологического демпфера 

 

Демпфер на основе многослойного МРЭ состоит из электромагнитной системы и мно-

гослойного МРЭ (композита) (рисунок 1). 

МРЭ композит состоит из набора чередующихся 22 стальных дисков (сталь 20) и 21 

диска из МРЭ. МРЭ представляет собой полимерную матрицу, в состав которой входят ча-

стицы карбонильного железа, силикон и отвердитель в пропорциях 60%, 30% и 10% соответ-

ственно. 

В электромагнитную систему входит броневой сердечник 1, 2 и 3, постоянный магнит 6 

и электромагнитная катушка 9. 

На катушку индуктивности 9 подаётся управляющий ток, и при этом в магнитопроводе 

образуется замкнутый магнитный поток, который пронизывает магнитопровод 1, 2, 3, ось 

симметрии катушки и многослойный МРЭ 5. Жёсткость МР композита и его реологические 

свойства изменяются в зависимости от силы управляющего тока и магнитного поля, а также 

композит упруго сжимается в направлении центра катушки. Постоянный магнит (сплав 

NdFeB) 6, обладающий остаточной магнитной индукцией 1 Тл, держит МР композит в 

напряжённом состоянии. От направления протекания тока через катушку зависит направле-

ние магнитного поля, а оно определяет, будет ли перемещаться постоянный магнит 6 к цен-

тру катушки или в обратную сторону. От этого зависит перемещение верхнего фланца 1 МР 

демпфера, на котором при эксплуатации будет установлен объект [12]. 

Корпус демпфера 3 (рисунок 1), верхний 1 и нижний 2 фланцы изготовлены из углеро-

дистой магнитомягкой стали 20. Каркас катушки 9 – из алюминиевого сплава Д16Т. Катуш-

ка, тепловые трубки 8, радиатор 7 – из меди М1. 
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Рисунок 1 – МР демпфер [12]: 

1 – верхний фланец; 2 – нижний фланец; 3 – корпус; 4 – каркас катушки; 5 – МРЭ композит; 6 – постоянный 

магнит; 7 – радиатор; 8 – тепловая трубка; 9 – катушка 

 

При работе демпфера на высоких токах (более 1,8 А) продолжительное время происхо-

дит нагрев катушки свыше 100° С. Из-за этого есть риск выхода из строя устройства из-за 

отказа функционирования вследствие расплавления лаковой изоляции медного провода об-

мотки катушки и параметрического отказа по параметру "коэффициент передачи амплитуды 

виброперемещений" из-за изменения от нагрева физических свойств МРЭ. Поэтому в кон-

струкцию была встроена система охлаждения, состоящая из восьми тепловых трубок и ради-

атора. При нагреве катушки через тепловые трубки происходит передача тепла радиатору, 

который отводит тепло в окружающую среду [12]. 

В ходе работы необходимо было выявить, как влияют на деформацию многослойной 

структуры отдельные элементы конструкции. Так, например, большое влияние может ока-

зать материал дисков, входящих в многослойную структуру на основе МРЭ. Также влияние 

может оказать внутренняя структура МРЭ, а именно возможные дефекты, такие как поры, 

раковины, неравномерность распределения частиц дисперсной фазы в объёме эластомера. 

 

3 Описание экспериментальной установки 

 

Для измерения петли гистерезиса экспериментальное исследование проводилось на 

специально разработанном экспериментальном стенде на основе индуктивного датчи-

ка (рисунок 2) в диапазоне управляющих электрических токов [−0,7;+0,7] А. Управляющий 

ток задавался с шагом в 0,1 А и производились измерения положения подвижного фланца 

демпфера. Впоследствии менялась полярность приложенного электрического напряжения и 

внешнего магнитного поля, и действия повторялись. 

К катушке подсоединён источник постоянного тока 3 с максимальным напряжением 

100 В, с помощью которого регулируется управляющая сила тока на катушке максимум до 

2 А. Для контроля выходного напряжения источника питания в цепь подключён вольтметр 4, 

погрешность которого не превышает 0,5%. На поверхности демпфера 2 установлен чувстви-

тельный элемент индуктивного датчика положения 1, считывающий положение объекта в 

мкм. Датчик экранирован от магнитного поля демпфера. 

Данные с мехатронного индуктивного датчика преобразуются аналого-цифровым пре-

образователем NI USB-6009 и сохраняются в ЭВМ с помощью управляющей программы, 

написанной с помощью программного обеспечения NI LabView. 
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Рисунок 2 – Экспериментальный стенд для исследования зависимости перемещения МР демпфера  

от величины управляющего тока в катушке: а – внешний вид; б – структурная схема 

1 – датчик индуктивный мехатронный; 2 –МР демпфер; 3 – источник постоянного тока; 4 – мультиметр 

 

4 Исследование перемещений МР демпфера в зависимости от величины  

управляющего тока в катушке индуктивности 

 

МРЭ обладают способностью изменять свою вязкость и жесткость под воздействием 

магнитного поля. Поэтому из-за магнитного гистерезиса изменения в магнитном поле вызы-

вают эффект запаздывания в работе демпфера. Следственно необходимо свести к возможно-

му минимуму размах петли магнитного гистерезиса.  

Возможность управления величиной петли магнитного гистерезиса в устройствах на 

основе МРЭ также позволяет более эффективно подстраиваться под внешние возмущения по 

сравнению с другими типами демпферов. Помимо этого, исследования гистерезиса позволя-

ют определить коэффициент поглощения энергии колебаний демпфера, который определяет-

ся площадью петли механического гистерезиса. 

В ходе экспериментов были получены петли гистерезиса исследуемого демпфера  при 

изменения управляющих токов в выбранном диапазоне, зависимость положения подвижной 

части демпфера от управляющего тока на катушке (рисунок 3).  

 

 
Рисунок 3 – Гистерезис МР демпфера (линии, соединяющие точки, нанесены на график  

для наглядности результата и не являются математической зависимостью) 
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На рисунке 3 представлена зависимость перемещения демпфера от управляющего тока 

с указанием доверительного интервала, рассчитанного для 7 независимых экспериментов по 

критерию Стьюдента, учтены погрешности вольтметра и индуктивного датчика перемеще-

ния. 

Значение диапазона изменения управляющего тока [−0,7;+0,7] А было выбрано экс-

периментально из соображения сведения температурного влияния к минимуму. МРЭ струк-

тура, находящаяся в основе демпфера, при работе на высоких токах быстро нагревается, что 

ведёт к определённой доле неопределённости результатов измерения перемещений демпфе-

ра.  

Эксперимент показал хорошую повторяемость. Полученные результаты свидетель-

ствуют о том, что петля гистерезиса в получившемся демпфере достаточно мала, максималь-

ное расхождение прямой и обратной петель изменялось от 0,0 до 7,0 мкм. Узкая петля гисте-

резиса при исследовании перемещения МР демпфера от величины управляющего тока поз-

воляет говорить о хорошей потенциальной управляемости устройства. 

При измерении гистерезиса МР демпфера была подсчитана средняя величина довери-

тельного интервала разброса значений, она составляет 0,4 мкм, что позволяет утверждать, 

что эксперимент проведён с высокой точностью. При оценке гистерезиса немаловажным па-

раметром является размах петли гистерезиса. Максимальное отклонение в 7,0 мкм достига-

лось в интервале от – 0,2 А до + 0,2 А. Разброс 0,4 мкм показывает влияние намагниченности 

на работу МР демпфера. 

Температурное изменение данной системы является незначительным. Обращаясь к 

раннему исследованию системы охлаждения представленного демпфера [12], можно заме-

тить, что максимальному току в 0,7 А соответствует нагрев МРЭ композита на 0,5°С. Со-

гласно теоретическому расчёту такой нагрев соответствует перемещению структуры на 2,1 

мкм. Согласно исследованию [12] максимальная рабочая температура данного демпфера со-

ставляет 38°С и достигается при управляющем токе, равном 1,5 А.  

Тем не менее, обнаружено наличие остаточной намагниченности материала магнито-

провода, а также дисков многослойной структуры, о чём свидетельствует разброс значений 

петель в зависимости от номера эксперимента. Также незначительное влияние оказывает 

тепловое расширение. 

Для данного МР демпфера требуется улучшение многослойной МР структуры с целью 

уменьшения её дефектов или доработка конструкции демпфера для уменьшения зазоров в 

стыках для получения более узкой петли гистерезиса. Этого можно добиться путём замены 

материала в металлических дисках МР структуры на электротехническую сталь или за счёт 

улучшения качества самих МРЭ, путём уменьшения дефектов за счёт увеличения времени 

дегазации при полимеризации самих эластомеров и всей структуры композита, а также до-

бавления ПАВ при их изготовлении. 

 

5 Выводы 

 

1.  В работе рассмотрен МР демпфер. Выявлен недостаток предыдущей конструкции 

демпфера – перегрев обмотки катушки свыше 100° С при подаче тока в 1,8 А и выше. Уста-

новлено, что вследствие такого перегрева может расплавиться лаковая изоляция медной про-

волоки и произойти короткое замыкание, кроме того, возможно значительное изменение ме-

ханических свойств МРЭ композита при нагреве. В ходе серии проведённых экспериментов 

было установлено, что система охлаждения, использовавшаяся в данной установке, успешно 

справляется с проблемой перегрева, и температура катушки не превышает 25°С. 

2.  Эксперимент по исследованию гистерезиса конструкции демпфера подтвердил хо-

рошую повторяемость с умеренной шириной петли гистерезиса при 7,0 мкм расхождения 
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между прямой и обратной петлями. Наличие остаточной намагниченности свидетельствует о 

дефектах отдельных МРЭ и всей многослойной структуры.  

3.  Средний доверительный интервал разброса значений в 0,4 мкм указывает на высо-

кую точность эксперимента. Однако максимальное отклонение в 7,0 мкм в интервале от -0,2 

А до +0,2 А подтверждает влияние остаточной намагниченности на работу демпфера, что 

необходимо учесть в ходе разработки управляющих алгоритмов устройства. 

4. Для улучшения характеристик гистерезиса рекомендуется повысить качество много-

слойной структуры, используя электротехническую сталь вместо магнитомягкой стали в со-

ставе МРЭ композита. Также повышение качества МРЭ через уменьшение дефектов за счёт 

модернизации технологии изготовления композита позволит получить более узкую петлю 

гистерезиса. 

 

Заключение 
 

В работе проведено исследование демпфера на основе многослойного МРЭ. Рассмот-

рена его конструкция, выявлены её недостатки и предложены пути улучшения конструкции. 

Показана актуальность исследования гистерезиса МР демпфера и проведены эксперимен-

тальные исследования. Получена средняя величина доверительного интервала разброса зна-

чений перемещений ±0,4 мкм, что позволяет констатировать высокую точность эксперимен-

та. 

Максимальный размах петли гистерезиса равен 7,0 мкм и достигался в интервале от  

-0.2 А до + 0.2 А. 
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The research presented in the work focuses on a damper that utilizes an "intelligent" material called 

multilayer magnetorheological elastomer. These devices are of interest due to their ability to adjust the 

elastic properties, size, and shape of the working body by manipulating the external magnetic field. They 

also have a high load capacity. The effectiveness of the damper's vibration isolation is determined by its 

design, manufacturing technology, and the composition of the multilayer magnetorheological elastomer. 

The mechanical and magnetic hysteresis of the device allows for evaluating the controllability of the 

damper and its ability to absorb vibrations. Research results indicate the presence of a symmetric and 

narrow hysteresis loop, not exceeding 7 μm, within the operating range of control currents.  
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