


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

1 
 

ISSN 2409-4579 (Online)  

 

 

 

 

Динамика и виброакустика 

 

 

 

Том 10 

Выпуск №4 

 

 

2024 
 

 

 

 

 

 

 

 

 



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

2 
 

Динамика и виброакустика 

Т. 10, №4, 2024 
Дата выхода в свет: 30 декабря 2024 г. 

 

Учредитель и издатель журнала: федеральное государственное автономное образовательное учреждение 

высшего образования «Самарский национальный исследовательский университет имени академика 

С. П. Королѐва» (Самарский университет), Московское шоссе, 34, 443086, г. Самара, Российская Федерация. 

 

Издание зарегистрировано Федеральной службой по надзору в сфере связи, регистрационный номер и дата 

принятия решения о регистрации: серия Эл №ФС77-74602 от 21 января 2019 г. 

 

Журнал включен ВАК РФ в Перечень рецензируемых научных изданий, в которых должны быть 

опубликованы основные научные результаты диссертаций на соискание ученой степени кандидата наук, на 

соискание ученой степени доктора наук, с 11.07.2023 г. Индексируется в библиографической базе 

данных РИНЦ (НЭБ eLIBRARY.ru). 

 

Журнал издается с 2014 г. Выходит 4 раза в год. 

ISSN 2409-4579 (Online) 

 

Главный редактор 

Е. В. Шахматов– академик РАН, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

Заместители главного редактора 

А. И. Ермаков– д.т.н., профессор, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

А. Б. Прокофьев– д.т.н., доцент, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

Ответственный секретарь и технический редактор  

Е. Н. Ермилова– инженер, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

Редакционная коллегия: 

Н. Д. Быстров – д.т.н., доцент, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

В. Б. Балякин – д.т.н., профессор, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

Э. Г. Берестовицкий– д.т.н., АО «Концерн «НПО «Аврора» (г. Санкт-Петербург, РФ) 

А. Г. Гимадиев – д.т.н., профессор, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

А. А. Иголкин – д.т.н., доцент, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

А. Н. Крючков – д.т.н., профессор, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

А. Б. Майзель – д.т.н., профессор, АО «ЦКБ МТ «Рубин» (г. Санкт-Петербург, РФ) 

Г. М. Макарьянц – д.т.н., доцент, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

В. Я. Свербилов – к.т.н., доцент, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

С. В. Фалалеев – д.т.н., профессор, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

А. И. Хаймович – д.т.н., доцент, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

Ю. А. Ножницкий – д.т.н., с.н.с., ЦИАМ (г. Москва, РФ) 

Г. Я. Пановко – д.т.н., профессор, ИМАШ РАН (г. Москва, РФ) 

Л. А. Савин – д.т.н., профессор, Орловский государственный университет имени И.С.Тургенева (г. Орѐл, РФ) 

Л. Н. Рабинский – д.ф.-м.н., профессор, МАИ (г. Москва, РФ) 

А. А. Скворцов – д.ф.-м.н., профессор, Московский политехнический университет (г. Москва, РФ) 

В. Ф. Павлов – д.т.н., профессор, Самарский университет (г. Самара, РФ) 

В. П. Радченко – д.ф.-м.н., профессор, СамГТУ (г. Самара, РФ) 

 

Адрес редакции: 443086, г. Самара, ул. Гая, 43, 324 ауд.  

Адрес для корреспонденции: 443086, г. Самара, Московское шоссе, 34, Самарский национальный 

исследовательский университет имени академика С. П. Королѐва (Самарский университет), 14 корпус, 324 ауд. 

Тел: 8 (846) 267 47 66 

e-mail: dynvibro@ssau.ru 

www: https://dynvibro.ru 

© Самарский университет, 2024  

Цена свободная 

16+ 

https://vak.minobrnauki.gov.ru/uploader/loader?type=19&name=91107547002&f=19537
https://elibrary.ru/title_about_new.asp?id=71206
mailto:dynvibro@ssau.ru
https://dynvibro.ru/


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

3 
 

ISSN 2409-4579 (Online)  

 

 

 

 

Journal of Dynamics and Vibroacoustics 

 

 

 

Volume 10 

Issue №4 

 

 

2024 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

4 
 

Journal of Dynamics and Vibroacoustics 

V. 10, №4, 2024 
Release date: December 30, 2024 

 

Publisher and Founder: Samara National Research University, 34, Moskovskoye shosse, Samara, 443086, Russian 

Federation. 

Certificate of registration of means of mass media Эл №ФС77-74602 dated 21.01.2019, issued by the Federal Service 

for Supervision of Communications, Information Technology and Mass Media. 

 

The Journal is included by the HAC in the List of leading scientific editions, where basic scientific results of theses for 

the degree of Candidate of Sciences, for the degree of Doctor of Sciences should be published, from 11.07.2023. 

Indexing in database Scientific Electronic Library eLIBRARY.ru. 

  

Published since 2014. 

4 issues per year. 

ISSN 2409-4579 (Online) 

 

Editor-in-chief: 

E. V. Shakhmatov – Academician of the RAS, Samara University (Samara, RU) 

Deputy editor-in-chief: 

A. I. Ermakov – Doctor of Sciences (Eng.), Prof. (Samara University, Samara, RU) 

A. B. Prokof'ev – Doctor of Sciences (Eng.), Associate Professor (Samara University, Samara, RU) 

Executive Editor and Technical Editor 

E. N. Ermilova –  Engineer, Samara University (Samara, RU) 

Editorial board: 

N. D. Bystrov – Doctor of Sciences (Eng.), Associate Professor (Samara University, Samara, RU) 

V. B. Balyakin – Doctor of Sciences (Eng.), Prof., (Samara University, Samara, RU) 

E. G. Berestovitskiy – Doctor of Sciences (Eng.), Avrora Scientific and Production Association JSC chief acoustician 

(St. Petersburg, RU) 

A. G. Gimadiev – Doctor of Sciencses (Eng.), Prof. (Samara University, Samara, RU) 

A. A. Igolkin – Doctor of Sciences (Eng.), Associate Professor (Samara University, Samara, RU) 

A. N. Kryuchkov – Doctor of Sciences (Eng.), Prof. (Samara University, Samara, RU) 

A. B. Mayzel – Doctor of Sciences (Eng.), Prof. (St.Petersburg State University of Film and Television, St. Petersburg, 

RU) 

G. M. Makar'yants – Doctor of Sciences (Eng.), Associate Professor (Samara University, Samara, RU) 

V. Ya. Sverbilov – Candidate of Sciences (Eng.), Associate Professor (Samara University, Samara, RU) 

S. V. Falaleev – Doctor of Sciences (Eng.), Prof. (Samara University, Samara, RU) 

A. I. Haymovich – Doctor of Sciences (Eng.), Associate Professor (Samara University, Samara, RU) 

Yu. A. Nozhnitskiy – Doctor of Sciences (Eng.), Senior Researcher (Central Institute of Aviation Motors, Moscow, 

RU) 

G. Ya. Panovko – Doctor of Sciences (Eng.), Prof. (Mechanical Engineering Research Institute of the Russian Academy 

of Sciences, Moscow, RU) 

L. A. Savin – Doctor of Sciences (Eng.), Prof. (Orel State University named after I.S. Turgenev, Orel, RU) 

L. N. Rabinskiy  – Doctor of Sciences (Eng.), Prof. (Moscow Aviation Institute, Moscow, RU) 

A. A. Skvortsov – Doctor of Sciences (Phys.–Math.), Prof. (Moscow Poly, Moscow, RU) 

V. F. Pavlov – Doctor of Sciences (Eng.), Prof. (Samara University, Samara, RU) 

V. P. Radchenko – Doctor of Sciences (Phys.–Math.), Prof. (Samara Polytech, Samara, RU)  

 

Editorial address: room 324, 43, Gaya street, Samara, 443086 

Address for correspondence: 34, Moskovskoye shosse, Samara, 443086, Russian Federation, Samara National 

Research University (room 324, building 14) 

Phone: 8 (846) 267 47 66 

e-mail: dynvibro@ssau.ru 

www: https://dynvibro.ru 
© Samara University, 2024 

Free price 

16+ 

 

https://www.multitran.com/m.exe?s=scientific&l1=1&l2=2
https://www.multitran.com/m.exe?s=electronic+library&l1=1&l2=2
https://www.multitran.com/m.exe?s=Academician+of+the+RAS&l1=1&l2=2
https://www.multitran.com/m.exe?s=deputy+editor-in-chief&l1=1&l2=2
https://www.multitran.com/m.exe?s=deputy+editor-in-chief&l1=1&l2=2
mailto:dynvibro@ssau.ru
https://dynvibro.ru/


Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

5 
 

СОДЕРЖАНИЕ 

 

Расчѐт динамических характеристик торцовых уплотнений турбомашин  

С. В. Фалалеев, Р. Р. Бадыков, М. А. Бенедюк            7 

 

Оптимизация цикла малоразмерной газотурбинной установки с использованием  

САЕ-системы «АСТРА» 

А. Ю. Ткаченко, Е. П. Филинов, О. В. Тремкина          20 

 

Определение гидродинамических и виброакустических характеристик запорного 

клапана методом гибридного инжиниринга 

Т. Г. Чистякова, Е. А. Куличкова            33 

Vibration Suppression of Concrete Pump Boom During Pumping by Feedforward Control 

Method  

Huiming Bao, Songjing Li             43 

 

Разработка конечно-элементной модели резонатора для вибрационного сигнализатора 

уровня камертонного типа  

А. М. Бражников, С. Ю. Ганигин            54 

 

Анализ возможностей организации ресурсных испытаний конического подшипника 

при внешнем высокочастотном нагружении силой 

П. Д. Рекадзе, М. И. Попов, В. П. Показеев, Л. В. Родионов        63 

 

Цифровые технологии в пневмогидравлических приводах технологического 

оборудования: проблемы и перспективы  

Н. С. Кривошеев, А. А. Жарковский           78 

 

Угловое движение наноспутника с модулем на рельсовой платформе при переходе в 

положение гравитационного равновесия  

А. В. Дорошин, А. В. Ерѐменко                       92 
 

Разработка рекомендаций по формированию численных моделей рабочего процесса 

осевых компрессоров для расчѐта с их помощью границ рабочей области 

пневмотормоза 

А. Б. Прокофьев, Ю. Д. Новикова, В. Н. Матвеев       109 

 

Снижение колебаний давления в магистралях нагнетания винтовых компрессоров  

Г. О. Белов, А. Н. Видяскина, А. Н. Крючков, К. С. Тазиев      122 

 
  



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

6 
 

CONTENTS 

Calculation of dynamic characteristics of turbomachinery mechanical seals  

S. V. Falaleev, R. R. Badykov, M. A. Benedyuk           7 

Optimization of the cycle of a small-sized gas turbine plant using the СAE-system «ASTRA» 

A. Yu. Tkachenko, E. P. Filinov, O. V. Tremkina          20 

Determination of hydrodynamic and vibroacoustic characteristics of a shut-off valve by 

hybrid engineering method  

Т. G. Chistyakova, E. A. Kulichkova            33 

 

Vibration Suppression of Concrete Pump Boom During Pumping by Feedforward Control 

Method  

Huiming Bao, Songjing Li             43 
 

Development of a finite element resonator model for a tuning fork-type vibration level 

detector 

A. M. Brazhnikov, S. Y. Ganigin            54 
 

Analysis of the possibilities of organizing life tests of a conical bearing under external high-

frequency force loading 

P. D. Rekadze, M. I. Popov, V. P. Pokazeev, L. V. Rodionov        63 
 

Digital technologies in pneumohydraulic drives 

of technological equipment: problems and prospects  

N. S. Krivosheev, A. A. Zharkovskiy            78 

 

Attitude motion of a nanosatellite with a movable module on a rail platform during gravity-

gradient stabilization process 

A. V. Doroshin, A. V. Eremenko            92 

 

Development of recommendations for forming numerical models of the working process of 

axial compressors to calculate, using them, the operational boundaries of a pneumatic brake 

A. B. Prokof'ev, Yu. D. Novikova, V. N. Matveev        109 

 

Reduction of pressure fluctuations in the discharge lines of screw compressors  

Г. О. Белов, A. N. Vidyaskina, A. N. Kryuchkov, K. S. Taziev      122 

 
  



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

7 
 

УДК 62-762.6 

 
 

 

DOI: 10.18287/2409-4579-2024-10-4-7-19 

Расчѐт динамических характеристик торцовых 

уплотнений турбомашин 

 
 

С. В. Фалалеев 

 

доктор технических наук, профессор, заведующий кафедрой 

конструкции и проектирования двигателей летательных 

аппаратов; 

Самарский национальный исследовательский университет имени 

академика С. П. Королева, г. Самара; 

falaleev.sv@ssau.ru 

 

Р. Р. Бадыков кандидат технических наук, доцент кафедры конструкции и 

проектирования двигателей летательных аппаратов; 

Самарский национальный исследовательский университет имени 

академика С. П. Королева, г. Самара; 

renatbadykov@gmail.com 

 

М. А. Бенедюк лаборант; 

Самарский национальный исследовательский университет имени 

академика С. П. Королева, г. Самара; 

maximbenedyuk@mail.ru 

 

Вибрация ротора является одной из основных причин выхода из строя механических 

уплотнений. Известные динамические модели уплотнений часто не могут объяснить причину 

выхода из строя. Предлагаемая систематизация динамических моделей, включая модели, 

разработанные авторами, оказывается неоценимой для прогнозирования динамического 

поведения уплотнений в процессе эксплуатации в конкретных турбомашинах или объяснения 

причин выхода уплотнений из строя. Одномассовая динамическая модель может быть 

использована для контактных механических уплотнений и простых сухих газовых уплотнений. В 

то же время двухмассовая динамическая модель используется для моделирования рабочих 

процессов в сухих газовых уплотнениях при сложной нагрузке. Трѐхмассовая динамическая 

модель предназначена для моделирования работы различных сложных типов механических 

уплотнений. Эта модель используется для точного определения диапазона нормальных условий 

эксплуатации для таких типов уплотнений и определения механизма потери герметичности 

при чрезмерных вибрациях ротора. 
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Цитирование: Фалалеев, С. В. Расчѐт динамических характеристик торцовых уплотнений 

турбомашин / С. В. Фалалеев, Р. Р. Бадыков, М. А. Бенедюк // Динамика и виброакустика. – 
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Введение 

 

При проектировании различных типов торцовых уплотнений приходится решать задачи 

обеспечения в паре трения балансов осевых сил, изгибающих моментов и тепловых потоков. 

При обеспечении баланса осевых сил выбирается величина номинального зазора в паре тре-
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ния, которая определяет величины утечек в уплотнении и мощности трения.  Величина зазо-

ра учитывает параметры шероховатости контактирующих поверхностей. Баланс изгибающих 

моментов важен для уплотнений с высоким перепадом давления и особенно для уплотнений 

с применением графита, который обладает невысоким значением модуля упругости. При 

обеспечении баланса изгибающих моментов достигается плоскопараллельность уплотни-

тельных поверхностей, либо заданное значение конусности зазора уплотнения. Рассмотрение 

теплового баланса необходимо для высоконагруженных уплотнений и высокооборотных 

турбомашин, а также в том случае, если на уплотнении реализуется значительный перепад 

температур. 

В работе [1] на примере торцовых газодинамических уплотнений продемонстрировано, 

каким образом в ходе обеспечения вышеперечисленных балансов можно поэтапно выбирать 

рациональные геометрические параметры уплотнительных колец. Приведѐнный в данной 

работе алгоритм решения обратных математических задач существенно сокращает затрачен-

ное на проектирование уплотнений время и, как показал практический опыт, гарантирует 

успешный результат. 

Процесс проектирования уплотнений роторов турбомашин, а также поиск причин ава-

рийной остановки турбомашины из-за потери герметичности, требует также анализа дина-

мических характеристик уплотнений. Наиболее частой причиной отказа уплотнений является 

повышенная вибрация ротора [2, 3]. Традиционно проводятся расчѐтные исследования, далее 

в случае необходимости - частотная отстройка за счѐт изменения массы уплотнительного 

кольца либо жесткости упругих элементов или жѐсткости слоя смазки в паре трения. Если 

проблему не удаѐтся решить, необходимо обеспечение требуемого демпфирования.  

Для анализа динамических процессов в уплотнении необходим правильный выбор ди-

намической модели. В известных публикациях [1, 4–12] приводятся отрывочные данные по 

некоторым динамическим моделям, которые не закрывают весь спектр существующих кон-

струкций и не позволяют решить проблему надѐжной работы уплотнений при наличии дей-

ствующего в них сложного спектра вибрационных нагрузок от ротора. Для анализа динамики 

наиболее сложных сухих уплотнений и гидродинамических уплотнений необходимо сов-

местное решение задач гидродинамики и колебаний. При этом на гидродинамические про-

цессы влияет тепловое состояние пары трения [13, 14].  

Динамическую реакцию тонкого слоя смазки в бесконтактном механическом уплотне-

нии упрощѐнно можно представить в виде жѐсткости и демпфирования, которые для жидко-

стей определяются вязкостью и геометрическими параметрами колец уплотнения, а для газа 

зависят ещѐ и от частоты колебаний. Имеется также достаточно много работ по расчѐту ко-

эффициентов жѐсткости и демпфирования в слое  

смазки [1, 15–21]. Но в них в основном рассматриваются малые изменения величины зазора в 

уплотнении по сравнению с номинальной величиной зазора. Традиционно используется ме-

тод малых возмущений, который позволяет при допустимых упрощениях получить аналити-

ческое решение, достаточно легко исследовать влияние геометрических факторов и сравни-

тельно прост в употреблении. Этот метод, в частности, позволил объяснить работоспособ-

ность торцового газодинамического уплотнения, имеющего величину зазора 2 мкм, при 

наличии осевых колебаний ротора с частотой до 100 Гц и амплитудой до 0,3 мм [1]. При 

больших значениях частоты колебаний необходимо учитывать сдавливание плѐнки газа в 

щели [22]. В последнее время появились работы по численному определению жѐсткости и 

демпфирования в механическом уплотнении при больших амплитудах осевых колебаний 

торца ротора [23]. 

Целью исследования в данной статье является разработка рекомендаций по примене-

нию существующих и разработанных авторами динамических моделей различных типов ме-
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ханических уплотнений турбомашин для конкретных условий эксплуатации и конструктив-

ного исполнения. 

 

1 Одномассовая динамическая модель механического контактного уплотнения 

 

Типичная схема торцового уплотнения представлена на рисунке 1. В зависимости от 

назначения уплотнения и требований к нему уплотнительные поверхности колец 1 и 2 могут 

контактировать, либо между ними имеется слой смазки. 

 

 

 
Рисунок 1 – Схема торцового уплотнения: 

1 – невращающееся кольцо; 2 – вращающееся кольцо; 3 – вторичные уплотнения 

 

Динамическая модель механического контактного уплотнения в отличие от уплотнений 

со слоем смазки имеет ограничитель перемещений – торцовую поверхность вращающегося 

кольца [24]. Динамическая модель торцового контактного уплотнения для двух рассматрива-

емых положений (контактная работа и раскрытие стыка) представлена на рисунке 2. 

 

 

  
а б 

Рисунок 2 – Динамическая модель торцового контактного уплотнения: 

a – контактный режим работы; б – раскрытие 
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Здесь: cn – жѐсткость пружин; R0 и b0 – сила трения и демпфирование во вторичном 

уплотнении; сс, bc – жѐсткость и демпфирование слоя рабочего тела в зазоре уплотнения (в 

случае раскрытия уплотнительного стыка). Уплотнительное кольцо массой m прижимается 

перепадом давления рабочей среды и пружинами (контактная сила Wn) к торцу ротора. В 

начале движения перемещения торца ротора и кольца уплотнения идентичны z2=z1. Кольцо 

уплотнения будет отрываться от торца ротора, когда осевое ускорение вала будет больше 

ускорения «контактной силы». В результате была найдена граница, когда возможно раскры-

тие уплотнения, ωmin. Параметр ω – частота осевой вибрации ротора. Для описания движения 

раскрытого уплотнения можно использовать известные решения, однако необходимо учесть 

зависимость жѐсткости рабочего слоя от величины зазора. Также необходимо учесть, что си-

ла трения во вторичном уплотнении изменяет свой знак во время движения. В этом случае 

возможны два варианта. Если   ̇    при     ω < t<    ω, то реализуется движение без оста-
новки. Здесь t - время. Если   ̇   , то кольцо уплотнения имеет остановку при максималь-
ном осевом смещении ротора. Время остановки (или «зависания») зависит от  

величины            . Раскрытие заканчивается, когда z2 и z1 сравняются вновь. Далее 
уплотнение функционирует с контактом уплотнительных поверхностей. 

Так как вибрация в таких уплотнениях является нежелательной, то с практической точ-

ки зрения необходимо определить условия, при которых уплотнение будет раскрываться. 

Граница, при которой отрыв может произойти: 

 

2 1 2
0min

0

sgnnW R z
p

m z


 
 


, (1) 

где 0
nc

p
m

 - собственная частота уплотнения при контактной работе. 

Следует учитывать, что когда частота вибрации ротора существенно превысит соб-

ственную частоту уплотнения при бесконтактной работе, то раскрытие уплотнения прекра-

тится. 

Если частота ω не превышает ωmin, то возможен ещѐ один случай нарушения контакт-

ной работы, когда уплотнительное кольцо «зависает». В этом случае 

 

2 0
0min1

0

n RW
p

m z



 


. (2) 

 

В работе [25] рассмотрен механизм работы уплотнения после раскрытия уплотнитель-

ного стыка и предложены конструктивные мероприятия, позволяющие избежать этого неже-

лательного явления. 

Существенное влияние на функционирование всех типов механических уплотнений 

имеют свойства вторичных уплотнений. Необходим учѐт их параметров: величина действи-

тельного гидравлического диаметра, сила трения, жѐсткость и демпфирование. При высоких 

контактных давлениях резинового вторичного уплотнения с металлической поверхностью  и 

небольших перемещениях поджатого пружинами  кольца  не имеет место проскальзывание 

во вторичном уплотнении, либо оно незначительно [26]. Осевое перемещение кольца уплот-

нения в этом случае происходит в основном за счѐт эластичности вторичного уплотнения. 

Это изменяет нагруженность уплотнения и, в итоге, его динамические характеристики. Име-

ется размер, на который нужно скорректировать  гидравлический диаметр механического 

уплотнения. На величину этого размера при расчѐте механического уплотнения нужно 

условно сместить диаметр контакта резинового вторичного уплотнения с металлической по-
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верхностью «вглубь» вторичного уплотнения.  При традиционном исполнении (подвижное 

соединение по наружной поверхности резинового кольца) радиальное смещение контакта 

для резинового вторичного уплотнения с твѐрдостью 90 Sh (по Шору) при малых перепадах 

давления составляет примерно 5 % от диаметра резинового кольца. При росте перепада дав-

ления оно уменьшается и составляет 2 % при перепаде давления 10 МПа. В случае, если по-

движное соединение осуществляется по внутренней поверхности резинового кольца, ради-

альное смещение контакта «вглубь» вторичного уплотнения в 2 раза больше. В этом случае 

при расчѐте уплотнения силу трения во вторичном уплотнении не учитывают. При этом сле-

дует отметить малое количество публикаций, в которых определяются жѐсткость и демпфи-

рование вторичных уплотнений при динамическом воздействии. Для оценочных расчѐтов 

можно пользоваться результатами, полученными в работе [27]. 

Учѐт массы упругого элемента (пружины, сильфон) осуществляется путем увеличения 

массы кольца уплотнения на 1/3 массы этого элемента. 

 

2 Одномассовая динамическая модель торцового газодинамического уплотнения 

 

Традиционная динамическая модель торцового газодинамического уплотнения (или 

«сухого» уплотнения) представляет собой совокупность невращающегося, подвижного в 

осевом направлении кольца уплотнения, тонкого слоя смазки между кольцом и ротором и 

упругого элемента, которое поджимает в осевом направлении кольцо к ротору [2]. Также в 

ряде случаев учитываются свойства вторичного уплотнения. Тонкий слой смазки в случае 

герметизации полости с жидкостью моделируется параллельно расположенными жѐсткостью 

и демпфированием (модель Кельвина). Данная динамическая модель аналогична приведѐн-

ной модели на рисунке 2, б, однако контактная сила Wn в этом случае отсутствует (обеспечи-

вается баланс осевых сил). При оптимизации параметров уплотнения стремятся к максимуму 

демпфирования, что обеспечивает минимальное изменение величины зазора. При значитель-

ных амплитудах колебаний кольца уплотнения (значительное динамическое изменение вели-

чины зазора) необходимо учитывать изменение статической жѐсткости слоя смазки при из-

менении величины зазора. В итоге происходит характерный для нелинейных систем «завал» 

амплитудно-частотной характеристики. Следует отметить, что этот эффект проявляется при 

малых значениях демпфирования. Опыт исследования динамических характеристик уплот-

нений показал, что учѐт нелинейности характеристик слоя смазки наиболее просто реализо-

вать с помощью модели Кельвина. 

Для газа применяется модель с релаксационным механизмом демпфирования (модель 

Зенера), в которой демпфирующая сила действует не непосредственно между кольцом и тор-

цем ротора, а через упругость. На рисунке 3 в качестве примера представлена динамическая 

модель торцового газодинамического уплотнения, которая рассматривается как совокуп-

ность твѐрдого тела (невращающееся кольцо уплотнения), безынерционной упруго-вязкой 

подвески (рабочий слой, Cdyn) и упругого элемента (пружины, Cу.э.) [1]. Вторичное уплотне-

ние представляется элементом, обладающим жѐсткостью (Co), демпфированием (bo) и сухим 

трением (Ro). 

 

 
 

 
 
 
 
 
 



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

12 
 

 

 
Рисунок 3 – Динамическая модель «сухого» уплотнения 

 

В торцовом уплотнении возможны три вида колебаний: осевые, угловые и изгибные. 

При расчѐте необходимо учитывать массу и моменты инерции кольца уплотнения, осевую 

силу и гидромеханические моменты со стороны слоя смазки, характеристики упругого эле-

мента и вторичного уплотнения, действующие от торца ротора силу и моменты. Определя-

ются осевое, угловое и изгибное перемещение кольца уплотнения и изменение величины и 

формы торцового зазора в процессе колебаний. 

При наличии сложных видов колебаний в случае, когда кольцо уплотнения совершает 

малые периодические перемещения относительно положения статического равновесия, ди-

намические характеристики слоя смазки линейно связаны с перемещениями и их скоростями 

с помощью коэффициентов жѐсткости и демпфирования. 

В большинстве практических случаев достаточно рассмотрения только осевых колеба-

ний. В качестве воздействия рассматривается амплитуда осевых колебаний ротора или его 

торцовое биение.  Это возможно при тщательном соблюдении технологии монтажа и высо-

кой угловой жѐсткости слоя смазки. 

В общем случае осевые, угловые и изгибные перемещения подвижного кольца оказы-

вают взаимное влияние за счѐт перекрестных связей. В этом случае угловые перемещения 

торца ротора возбуждают осевую вибрацию кольца уплотнения и т.д. 

Колебания невращающегося кольца описываются системой уравнений [1]: 

 

2
0

z z
mz P W   ; 2

0I M L
 

    ; 2
0

P
I M L

 
    , (3) 

 

где m, I, IP – масса и моменты инерции кольца; z2, 2
 ,

2
  – осевое, угловое, изгибное переме-

щение кольца; Pz, Mα, M – осевая сила и гидродинамические моменты со стороны газового 

слоя; Wz, L, L - внешние нагрузки. Воздействие ротора на систему рассматриваем в виде 

трѐх составляющих: осевого 1 1.0
sin ;z z t  углового ;sin0.11 t   изгибного .sin

0.11
t   

Здесь z1.0,  1.0,  1.0 – амплитуды воздействий. 
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3 Двухмассовая динамическая модель сухого уплотнения 

 

При выполнении уплотнительного кольца целиком из графита пружины действуют на 

прижим, который контактирует с графитовым кольцом через вторичное уплотнение. В этом 

случае необходимо рассматривать двухмассовую модель уплотнения [1] (рисунок 4). 

 

 
Рисунок 4 – Двухмассовая динамическая модель  «сухого» уплотнения 

 

Проведѐнный анализ величин перекрѐстных коэффициентов жѐсткости и демпфирова-

ния показал, что в рассматриваемой двухмассовой модели  на практике могут быть реализо-

ваны следующие виды колебаний: 

 осевые колебания  z1z2z3;  

 угловые колебания 123;   

 совместные осевые и изгибные колебания z1z2,2z3. 

В работе [1] указывается, что можно отдельно рассматривать осевые и угловые колеба-

ния, а перемещения колец суммировать. Также было выявлено, что осевые и изгибные коле-

бания нужно рассматривать совместно. 

На рисунке 5 приведено изменение зазора в «сухом» уплотнении за период колебаний с 

учѐтом изгибных деформаций уплотнительного графитового кольца [1]. Перепад давления 

составляет 5,2 МПа. Частота осевых колебаний ротора – 100…200 Гц. Амплитуды осевых 

колебаний торца ротора 100…300 мкм, амплитуды угловых колебаний  – до 1 мрад. Номи-

нальная величина зазора 2,5 мкм. 

 

 
Рисунок 5 – Изменение зазора при частоте колебаний 200 Гц  

(амплитуды осевых колебаний   0,1...0,3 мм, угловых - 1 мрад) 

0

1

2

3

4

5

6

7

8

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1

продолжительность периода 

колебаний

в
е
л

и
ч

и
н

а
 з

а
з
о

р
а
, 

м
к
м

z1=0,1 мм

0,2 мм

0,3 мм



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

14 
 

При наличии осевых колебаний ротора с амплитудой более 200 мкм и угловых колеба-

ний с амплитудой 1 мрад с частотой колебаний ротора 200 Гц будут происходить соударения 

уплотнительных поверхностей. Для сравнения, как показали расчѐты, при частоте 100 Гц ка-

сания колец отсутствуют, однако величина зазора при рассматриваемых воздействиях сни-

жается до 0,5…1 мкм. 

 

4 Трѐхмассовая динамическая модель сухого уплотнения 

 

Анализ существующих и перспективных конструкций «сухих» уплотнений показал, что 

в случае не «жѐсткого» крепления вращающегося кольца на роторе наиболее корректной яв-

ляется динамическая модель, представленная на рисунке 6 [21]. Она состоит из 3-х масс. 

Прижим (Мп) установлен в корпусе турбомашины и поджимается к невращающемуся кольцу  

(Мс) набором пружин жѐсткостью Спр. Массы пружин могут быть учтены в модели добавле-

нием к массе прижима 1/3 массы пружин. Вторичное уплотнение, установленное между 

невращающимся кольцом и прижимом, представляется элементом, обладающим жѐсткостью 

(C1), демпфированием (d1) и сухим трением (R1). Между  невращающимся кольцом (Мс) и 

вращающимся кольцом (Мр) находится безынерционная упруго-вязкая  подвеска  (рабочий 

слой, Cдин). Между вращающимся кольцом (Мр) и торцем ротора находится вторичное 

уплотнение,  которое представляется элементом, обладающим жѐсткостью (C0) и демпфиро-

ванием (d0).  К ротору кольцо прижимается в осевом направлении неуравновешенной силой 

F и имеет ограничитель перемещений в виде зазора 
’
0. Впереди от вращающегося кольца 

имеется ограничитель в виде зазора 0. В процессе работы вращающееся кольцо имеет воз-
можность «отрываться» от торца ротора и обеспечивать отсутствие угловых колебаний при 

наличии торцового биения торца ротора. При наличии колебаний величины зазоров 0 и 
’
0   

изменяются. На вал втулка монтируется либо на гофрированный демпфер, либо на резиновое 

кольцо. Взаимное осевое перемещение в этом элементе моделируется сухим трением (R0).  

Торец ротора передаѐт воздействие на узел уплотнения, имеющее вибрацию с амплитудой z0. 

Необходимо заметить, что такое исполнение «сухого» уплотнения позволяет обеспечить его 

работоспособность в более широком диапазоне амплитуд осевых колебаний торца ротора. 

 

 
Рисунок 6 – Трѐхмассовая динамическая модель «сухого» уплотнения 

 

Явление осевого смещения вращающегося кольца от торца ротора наблюдалось в 

уплотнении нагнетателя НЦ-16, имеющего магнитные подшипники, при амплитуде осевых 

колебаний ротора 150 мкм и частоте 800 Гц [28]. В результате осмотра колец были выявлены 

следы контакта вращающих колец о передний упор. То есть, конструктивный зазор δ' при 
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отрыве кольца выбирается полностью. Расчѐт с использованием представленной модели под-

твердил наличие явления отрыва вращающегося кольца от упора на роторе для данной воз-

буждающей нагрузки (рисунок 7). 

 

 
 

Рисунок 7 – Перемещения колец и изменение зазора в уплотнении 

 

Происходит два соударения вращающегося кольца с упорами на роторе, которые в 

свою очередь оказывают негативное влияние на работу газового слоя в зазоре. Так в резуль-

тате первого соударения величина зазора изменяется в диапазоне от 1 мкм до 5 мкм (точка 3 

на рисунке  7), а в результате второго соударения – в диапазоне от 0,2 мкм до 8 мкм (точка 4 

на рисунке 7). Учитывая дополнительное негативное влияние угловых и изгибных колеба-

ний, можно сделать вывод о том, что торцовое газодинамическое уплотнение работает с пе-

риодическим контактом уплотнительных колец. Это приводит к абразивному износу уплот-

нительных колец и засорению зазора, что в свою очередь в короткий промежуток времени 

приводит к отказу всего уплотнительного узла. При этом согласно результатам расчѐта 

двухмассовой модели торцовое газодинамическое уплотнение в этом случае остается рабо-

тоспособным, что фактически является неверным. 

 

Заключение 

 

Вибрация ротора – одна из причин неудовлетворительной работы уплотнений. Однако 

не всегда возможно объяснить отказ с использованием традиционно применяемых динами-

ческих моделей. Поэтому проведѐнная систематизация динамических моделей является по-

лезной для прогнозирования поведения уплотнения во время эксплуатации в конкретной 

турбомашине или объяснения  причин их поломки.  

Проведѐн анализ одно, двух и трѐхмассовой динамических моделей торцового уплот-

нения. В самом простом механическом контактном уплотнении при использовании одномас-

совой динамической модели получена частота колебаний, при которой под действием осевой 

вибрации или биения торца ротора происходит раскрытие контакта в паре трения. Для про-

стых по конструкции сухих уплотнений предлагается одномассовая модель бесконтактного 

механического уплотнения с применением моделей Кельвина и Зенера для динамической 

реакции слоя смазки. Учѐт нелинейности характеристик слоя смазки жидкости наиболее 

просто реализовать с помощью модели Кельвина. Для газа применяется модель с релаксаци-
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онным механизмом демпфирования (модель Зенера), в которой демпфирующая сила дей-

ствует не непосредственно между кольцом и торцем ротора, а через упругость.  

Рассмотрена необходимость исследования осевых, угловых и изгибных колебаний 

кольца уплотнения при динамическом анализе. Приведены рекомендации по учѐту свойств 

вторичных уплотнений и массы пружин.  

Одномассовая динамическая модель позволяет решать практические задачи для кон-

тактных механических уплотнений и простых по конструктивному исполнению «сухих» 

уплотнений. Двухмассовая динамическая модель позволяет рассмотреть механизм функцио-

нирования большинства «сухих» уплотнений в случае сложного нагружения. В случае не 

«жѐсткого» крепления вращающегося кольца на роторе наиболее корректной является трѐх-

массовая динамическая модель механического уплотнения. Такая динамическая модель поз-

воляет для наиболее сложных типов механических уплотнений достаточно точно определить 

диапазон работоспособности таких уплотнений, а также выявить механизм потери герметич-

ности в присутствии чрезмерных колебаний ротора. В ходе проведения исследований на ос-

нове трѐхмассовой модели уплотнения было выявлено, что отказ уплотнения наступает при 

более чем вдвое меньших частотах осевой вибрации ротора в сравнении с максимально до-

пустимой частотой, определѐнной при использовании двухмассовой модели ТГДУ. 
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Введение 

 

Авиадвигатели, изначально разработанные для авиации, обладают высокой удельной 

мощностью и эффективностью, что делает их привлекательными для использования в энер-

гетике. Исследования в этой области рассматривают возможности адаптации газотурбинных 

двигателей (ГТД) для стационарных энергетических установок, например, для малых га-

зотурбинных электростанций (ГТЭС). В частности, рассматриваются вопросы модификации 

системы охлаждения, повышения надѐжности при длительной эксплуатации, а также опти-

мизации топливной системы для работы на различных типах топлива. 
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Существуют примеры успешного использования авиационных двигателей в энергети-

ческих установках. Например, двигатели, бывшие в эксплуатации на военных и гражданских 

самолѐтах, используются в малых газотурбинных электростанциях в удалѐнных районах, где 

требуется компактное и надѐжное решение для генерации энергии. Также такие двигатели 

применяются в морских энергетических установках, где важны компактность и высокая 

мощность. 

На сегодняшний день наблюдается тенденция к увеличению интереса к использованию 

авиационных двигателей в энергетике, что связано с развитием технологий и повышением 

требований к энергетическим установкам в различных секторах экономики. Основными 

направлениями исследований остаются оптимизация конструкций и увеличение эффектив-

ности таких установок, а также поиск новых применений для авиационных двигателей, 

например, в гибридных энергетических системах. 

Экономичность ГТД можно существенно увеличить, например, путѐм реализации чи-

сто изотермического процесса расширения газа в турбине, применив в качестве топлива ме-

тан. Если при этом снять ограничения на максимальную температуру газов с точки зрения 

прочности материалов, то можно заметно снизить необратимость процесса передачи теплоты 

рабочему телу. Это рассматривается специалистами как чисто гипотетическое решение, при 

котором за счѐт глубокого охлаждения деталей турбины осуществляется одновременно горе-

ние топлива и расширение газа. После турбины с изотермическим процессом расширения 

предполагается разместить ГТД обычного цикла и затем теплоутилизационный контур. В 

подобном цикле за счѐт высокой температуры выходящих из турбины газов повышается эф-

фективность утилизации теплоты. КПД такой установки может быть получен по расчѐтам до 

75 % [1]. 

Исследования в области перевода авиационных двигателей в энергетические установки 

показывают значительный потенциал такого направления, особенно с учѐтом роста потреб-

ностей в мобильных и компактных энергетических решениях. Однако для успешной реали-

зации проектов требуется дальнейшая работа по адаптации авиационных двигателей к 

наземным условиям эксплуатации и снижению эксплуатационных затрат. 

Рынок малоразмерных газотурбинных установок (далее – МГТУ) для России является 

достаточно молодым [2].  

Оптимизация МГТУ заключается в улучшении их производительности, эффективности 

и надѐжности с минимальными затратами на эксплуатацию, а также в снижении их воздей-

ствия на окружающую среду.  

Основные направления оптимизации включают: 

1)  Повышение эффективности: увеличение коэффициента полезного действия МГТУ, 

что означает более эффективное преобразование топлива в полезную энергию. Это достига-

ется за счѐт модернизации оборудования, улучшения теплообмена, использования более со-

вершенных технологий сгорания или внедрения более эффективных методов управления 

процессами. 

2)  Снижение потерь энергии: минимизация тепловых и электрических потерь в про-
цессе работы МГТУ, что включает оптимизацию системы теплообмена, уменьшение утечек 

тепла и оптимизацию электрических систем. 

3)  Улучшение надѐжности и долговечности: снижение частоты отказов и продление 

срока службы оборудования путѐм улучшения конструкции, использования более качествен-

ных материалов и внедрения систем мониторинга и диагностики для своевременного обна-

ружения проблем. 

4)  Экологическая оптимизация: снижение выбросов вредных веществ и парниковых 

газов за счѐт использования более чистых видов топлива, внедрения технологий очистки вы-

бросов, а также повышения энергоэффективности МГТУ. 
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5)  Снижение эксплуатационных затрат: оптимизация затрат на обслуживание, ремонт 
и эксплуатацию установки путѐм внедрения автоматизации процессов, применения интел-

лектуальных систем управления и повышения квалификации персонала. 

6)  Гибкость и адаптивность: увеличение способности МГТУ адаптироваться к изменя-

ющимся условиям работы, например, к изменению нагрузки, различным видам топлива или 

колебаниям спроса на энергию. 

7)  Энергетическая интеграция: внедрение систем рекуперации энергии и использова-
ния отходов производства для улучшения общей энергетической эффективности МГТУ. 

Оптимизация этих аспектов позволяет добиться лучших экономических показателей 

МГТУ и снизить воздействие на окружающую среду. 

 

1 Описание схемы МГТУ и термодинамический расчѐт в САЕ-системе «АСТРА» 

 

Одним из способов повышения эффективности цикла МГТУ является увеличение 

удельной полезной работы цикла и уменьшение количества подведѐнной теплоты, что может 

быть достигнуто применением регенерации теплоты [1]. Поэтому в качестве прототипа была 

выбрана энергетическая установка (ЭУ), работающая по регенеративному циклу Брайтона, 

принципиальная схема которой представлена на рисунке 1. 

 

 
Рисунок 1 – Принципиальная схема ЭУ, работающей по регенеративному циклу Брайтона 

 

Как видно на рисунке 1 рабочее тело из компрессора (К) с температурой Т3 поступает в 

регенератор, где подогревается до температуры Т35 и затем идѐт в камеру сгорания (КС). За 

КС перед турбиной (Т) рабочее тело имеет температуру Т4 и после расширения в турбине с 

температурой Т5 входит в регенератор. Регенератор выполнен в виде теплообменника с «хо-

лодной» и «горячей» сторонами.  

В координатах T-S регенеративный цикл Брайтона показан на рисунке 2. Сжатие рабо-

чего тела в регенеративном цикле Брайтона происходит в процессе  

1-3, после чего сжатое рабочее тело нагревается до температуры Т35 в регенераторе. Уходя-

щее горячее рабочее тело после турбины отдаѐт в регенераторе теплоту, в результате чего 

его температура снижается от Т5 до Т6. 

Термодинамический расчѐт ЭУ проводился в автоматизированной системе термогазо-

динамического расчѐта и анализа (АСТРА) газотурбинных двигателей и энергетических 

установок, которая представляет собой интегрированную среду для совместного решения 

задач начального этапа проектирования ГТД и ГТУ любых типов и схем. Использование си-
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стемы АСТРА позволяет повысить эффективность, сократить время создания энергетических 

установок и уменьшить стоимость их жизненного цикла [3]. 

 

 
Рисунок 2 – Цикл ЭУ, работающей по регенеративному циклу Брайтона, в Т-S координатах 

 

На рисунке 3 представлена укрупнѐнная структура компьютерной модели ЭУ, работа-

ющей по регенеративному циклу Брайтона, а результаты термодинамического расчѐта ЭУ 

представлены в таблице 1. 

 
Таблица 1 – Результаты термодинамического расчѐта ЭУ, работающей по циклу Брайтона с регенерацией 

Параметр Обозначение Размерность Значение 

Эффективная мощность МГТУ N{e} кВт 75,0 

Эффективный КПД МГТУ η{e} - 18,53 

Степень повышения давления в К Π*{к} - 3,28 

Полная температура за КС T*|4 К 1103 

Степень расширения в Т Π*{т} - 2,491 

Часовой расход топлива G{т.ч} кг/ч 29,213 

 

 
Рисунок 3 – Реализация компьютерной модели ЭУ, работающей по регенеративному циклу Брайтона, 

в САЕ-системе «АСТРА»  
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2 Оптимизация цикла МГТУ 

 

2.1 Описание схемы и термодинамический расчѐт ЭУ, работающей по циклу Брайтона 

с промежуточным охлаждением и регенерацией, в САЕ-системе «АСТРА» 

 

С целью улучшения характеристик термодинамического совершенства цикл Брайтона 

может быть ещѐ более усложнѐн за счѐт одновременного применения промежуточного охла-

ждения и регенерации. При этом удельная полезная работа цикла увеличится за счѐт проме-

жуточного охлаждения рабочего тела, а количество подведѐнной теплоты в цикле – за счѐт 

применения регенератора [1]. 

Принципиальная схема ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным охла-

ждением и регенерацией, представлена на рисунке 4. После первого этапа адиабатного сжа-

тия (2-2.4) в компрессоре низкого давления (КВД) воздух охлаждается в промежуточном 

охладителе (2.4-2.5) и снова поступает в компрессор высокого давления (КВД). После второ-

го этапа адиабатного сжатия (2.5-3) воздух поступает в регенератор, где подогревается (3-

35). В камере сгорания (КС) воздух ещѐ больше подогревается (35-4) и адиабатно расширя-

ется в турбине (Т), совершая работу (4-5). После адиабатного расширения газ проходит через 

регенератор, где его температура снижается (5-6), после чего он уходит из цикла. 

 

 

 
Рисунок 4 – Принципиальная схема ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным охлаждением  

и регенерацией 

 

 

На рисунке 5 представлена укрупнѐнная структура компьютерной модели ЭУ, работа-

ющей по циклу Брайтона с промежуточным охлаждением и регенерацией. 

Результаты термодинамического расчѐта ЭУ, работающей по циклу Брайтона с проме-

жуточным охлаждением и регенерацией, представлены в таблице 2. 
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Рисунок 5 – Реализация компьютерной модели ЭУ, работающей по циклу Брайтона  

с промежуточным охлаждением и регенерацией, в САЕ-системе «АСТРА» 

 
Таблица 2 – Результаты термодинамического расчѐта ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным 

охлаждением и регенерацией 

Параметр Обозначение Размерность Значение 

Эффективная мощность МГТУ N{e} кВт 75,0 

Эффективный КПД МГТУ η{e} - 21,33 

Степень повышения давления в КНД Π*{кнд} - 2 

Степень повышения давления в КВД Π*{квд} - 2 

Полная температура за КС T*|4 К 1103 

Степень расширения в Т Π*{т} - 2,947 

Часовой расход топлива G{т.ч} кг/ч 25,381 

 

2.2 Описание схемы и термодинамический расчѐт ЭУ, работающей по циклу Брайтона 

с промежуточным подогревом и регенерацией, в САЕ-системе «АСТРА» 
 

Улучшение характеристик термодинамического совершенства цикла Брайтона может 

быть достигнуто за счѐт одновременного применения промежуточного подогрева и регенера-

тора [1]. Принципиальная схема ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным по-

догревом и регенерацией, представлена на рисунке 6. 

После адиабатного сжатия (2-3) в компрессоре (К) воздух поступает в регенератор, где 

подогревается (3-35). В камере сгорания (КС1) воздух ещѐ больше подогревается (35-4) и 

адиабатно расширяется в турбине высокого давления (ТВД) (4-4.5). 
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Рисунок 6 – Принципиальная схема ЭУ, работающей по циклу Брайтона  

с промежуточным подогревом и регенерацией 

 

После первого этапа адиабатного расширения газ поступает во вторую камеру сгорания 

(КС2), где подогревается (4.5-4.4). Затем газ поступает в турбину низкого давления (ТНД), 

где снова адиабатно расширяется (4.4-5). После адиабатного расширения газ проходит через 

регенератор, где его температура снижается (5-6), после чего он уходит из цикла.  

На рисунке 7 представлена укрупнѐнная структура компьютерной модели ЭУ, работа-

ющей по циклу Брайтона с промежуточным подогревом и регенерацией, а результаты термо-

динамического расчѐта ЭУ представлены в таблице 3. 

 

 
Рисунок 7 – Реализация компьютерной модели ЭУ, работающей по циклу Брайтона  

с промежуточным подогревом и регенерацией, в САЕ-системе «АСТРА» 
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Таблица 3 – Результаты термодинамического расчѐта ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным 

подогревом и регенерацией 

Параметр Обозначение Размерность Значение 

Эффективная мощность МГТУ N{e} кВт 75,0 

Эффективный КПД МГТУ η{e} - 13,24 

Степень повышения давления в К Π*{к} - 3,28 

Полная температура за КС2 T*|4 К 1000 

Степень расширения в ТВД Π*{твд} - 1,522 

Степень расширения в ТНД Π*{тнд} - 1,522 

Часовой расход топлива G{т.ч} кг/ч 40,899 

 

2.3 Описание схемы и термодинамический расчѐт ЭУ, работающей по циклу Брайтона 

с промежуточным охлаждением, промежуточным подогревом и регенерацией,  

в САЕ-системе «АСТРА» 

 

Одновременное использование в цикле Брайтона промежуточного охлаждения, нагрева 

и регенератора позволяет существенно повысить эффективность цикла [1]. Принципиальная 

схема ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным охлаждением, промежуточным 

подогревом и регенерацией, представлена на рисунке 8. 

 

 
Рисунок 8 – Принципиальная схема ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным охлаждением, 

промежуточным подогревом и регенерацией 

 

После первого этапа адиабатного сжатия (2-2.4) в КНД воздух охлаждается в промежу-

точном охладителе (2.4-2.5) и поступает в КВД. После второго этапа адиабатного сжатия 

(2.5-3) воздух поступает в регенератор, где подогревается (3-35). В КС1 воздух ещѐ больше 

подогревается (35-4) и адиабатно расширяется в ТВД (4-4.5). После первого этапа адиабатно-

го расширения газ поступает в КС2, где подогревается (4.5-4.4). Затем газ поступает в ТНД, 

где снова адиабатно расширяется (4.4-5). После адиабатного расширения газ проходит через 

регенератор, где его температура снижается (5-6), после чего он уходит из цикла. 

На рисунке 9 представлена укрупнѐнная структура компьютерной модели ЭУ, работа-

ющей по циклу Брайтона с промежуточным охлаждением и регенерацией, а результаты тер-

модинамического расчѐта ЭУ представлены в таблице 4. 
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Рисунок 9 – Реализация компьютерной модели ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным 

охлаждением, промежуточным подогревом и регенерацией, в САЕ-системе «АСТРА» 

 
Таблица 4 – Результаты термодинамического расчѐта ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным 

охлаждением, промежуточным подогревом и регенерацией 

Параметр Обозначение Размерность Значение 

Эффективная мощность МГТУ N{e} кВт 75,0 

Эффективный КПД МГТУ η{e} - 21,42 

Степень повышения давления в КНД Π*{кнд} - 3,28 

Степень повышения давления в КВД Π*{квд} - 3,28 

Полная температура за КС2 T*|4 К 1000 

Степень расширения в ТВД Π*{твд} - 2,715 

Степень расширения в ТНД Π*{тнд} - 2,715 

Часовой расход топлива G{т.ч} кг/ч 25,273 

 

3 Сравнительный анализ циклов ЭУ 

 

Сравнительный анализ циклов ЭУ, работающей по регенеративному циклу Брайтона, 

ЭУ, работающей по циклу Брайтона с промежуточным охлаждением и регенерацией, ЭУ, 

работающей по циклу Брайтона с промежуточным подогревом и регенерацией, и ЭУ, рабо-

тающей по циклу Брайтона с промежуточным охлаждением, промежуточным подогревом и 

регенерацией, проводился на основании результатов термодинамического расчѐта.  

Результаты термодинамического расчѐта показали, что применение регенератора вме-

сте с промежуточным охлаждением позволяет наряду с удельной полезной работой увели-

чить и эффективность цикла. Одновременное использование промежуточного нагрева и ре-

генератора не позволило наряду с удельной полезной работой повысить эффективность цик-

ла. При одинаковых условиях использование промежуточного охлаждения и регенератора 
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позволяет увеличить эффективность цикла немного больше, чем использование промежу-

точного нагрева и регенератора. Одновременное использование в цикле Брайтона промежу-

точного охлаждения, нагрева и регенератора позволяет существенно повысить эффектив-

ность цикла. 

Результаты термодинамического расчѐта ЭУ представлены графически на рисунке 10. 

 

 
Рисунок 10 – Показатели эффективности циклов ЭУ при эффективной мощности 75,5 кВт 

 

Заключение 

 

В результате проведѐнной оптимизации цикла малоразмерной газотурбинной установ-

ки было определено, что реализация цикла Брайтона с промежуточным охлаждением, про-

межуточным подогревом и регенерацией показывает наиболее высокие значения эффектив-

ного КПД – 21,42%, одновременно в этим возрастают и массогабаритные характеристики 

энергетической установки за счѐт использования дополнительных узлов ЭУ. Оптимальным 

вариантом является реализация цикла Брайтона с промежуточным охлаждением и регенера-

цией, эффективный КПД цикла имеет значение 21,33 % при часовом расходе топлива 25,381 

кг/с и эффективной мощности 75,0 кВт. 
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Новые технологии являются значимым фактором повышения эффективности деятельности 

промышленных предприятий. Традиционные способы проектирования не позволяют закрыть 

потребности в технологическом оборудовании. Перспективным направлением является 

гибридный инжиниринг, объединяющий физические и виртуальные подходы в единый процесс. 

Основой данного подхода является обратный инжиниринг и численное моделирование. В 

статье на примере создания невозвратно-запорного клапана рассматривается реализация 

гибридного инжиниринга. Приведены результаты лазерного сканирования деталей, 

сформулированы преимущества и недостатки. Приведены результаты гибридного подхода к 

численному моделированию для прогнозирования уровней шума. Выявлена необходимость 

дальнейших исследований для накопления практического опыта, достоверной статистической 

информации, результатов верификации и валидации, базы знаний. Подтверждено, что 

гибридные подходы являются наиболее перспективными для ускоренного проектирования и 

прогнозирования характеристик, позволяют уже на начальном этапе выявить недостатки 

конструкции, и в случае необходимости произвести оптимизацию с целью достижения 

заданных требований. 
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Введение 

 

В последние несколько лет отечественная промышленность находится в условиях тех-

нической потребности и в то же время больших возможностей развития технологий и адап-

тации подходов к проектированию оборудования. Чем быстрее будет создано оборудование 

и подтверждены его свойства и характеристики, тем более интенсивным будет технологиче-

ское развитие различных отраслей промышленности. Ускорение проектирования инноваци-
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онной продукции в рамках традиционной системы последовательной разработки не всегда 

возможно. В свою очередь обратный инжиниринг направлен на анализ уже существующего 

изделия, что позволяет понять конструктивные особенности для его воспроизведения, мо-

дернизации или интеграции в новые разработки и ускорить процесс проектирования.  

Обратный инжиниринг успешно внедряется в практику инновационной деятельности 

передовых отечественных предприятий. В судостроительной отрасли метод применяется для 

создания 3D моделей изделий судовых машиностроительных частей (МСЧ) [1], комплекту-

ющих, гребных винтов, корпусов маломерных судов [2]. В компрессорной технике реализо-

ван реверс инжиниринг сменной проточной части и детандерного колеса [3], коленчатых ва-

лов [4]. Корпусные детали в нефтегазовой и автомобильной промышленности [5], лопатки 

сошника в сельском хозяйстве [6], ротор газовых счѐтчиков в энергетике [7] – эти реализо-

ванные проекты не только позволяют воссоздать исходное изделие, но и создают задел для 

дальнейшего усовершенствования.  

Однако практически во всех приведѐнных работах наряду с преимуществами использо-

вания обратного инжиниринга приведены ограничения. Их анализ позволил обобщить и вы-

делить основные: проблемы при сканировании мелких и труднодоступных конструктивных 

элементов; трудности работы с изношенными деталями; ограничения возможности полной 

разборки узлов; сложности определения материалов; ошибки в измерениях или интерпрета-

ции результатов сканирования. 

Минимизация ограничений возможна при комбинировании обратного инжиниринга с 

традиционными методами проектирования. Переход к такому комплексному подходу, ги-

бридному инжинирингу, является необходимостью и позволяет не только значительно со-

кратить сроки вывода на рынок изделий, но и улучшить отдельные эксплуатационные свой-

ства разрабатываемых изделий, такие как долговечность, надѐжность, виброакустические 

характеристики. Гибридный инжиниринг, в частности, позволяет существенно продвинуться 

в направлении прогнозирования гидродинамических и виброакустических характеристик 

трубопроводной арматуры. Так, например, лазерное сканирование оборудования позволяет 

получить геометрию проточной части, а методы численного моделирования дают возмож-

ность проанализировать характер потока, прогнозировать и оптимизировать характеристики, 

и вследствие модернизировать конструкцию [8]. Уровень гидродинамического шума (ГДШ), 

возникающий при турбулентном течении жидкости, является одним из основных критериев 

оценки соответствия клапанов предъявляемым требованиям [9], поэтому необходимо на эта-

пе проектирования иметь возможность расчѐта данной характеристики. В данной работе 

также предлагается использовать гибридный подход при расчѐте прогнозируемых уровней 

ГДШ численными методами, основанный на раздельном расчѐте генерации шума и его рас-

пространения. 

Целью исследования является обоснование применения подходов гибридного инжини-

ринга для проектирования оборудования и прогнозирования его акустических характери-

стик. 

 

1 Формирование 3D-модели  

 

Для реализации процесса гибридного инжиниринга выбран типовой представитель 

трубопроводной арматуры – клапан невозвратно-запорный DN100 PN16 бронзовый с флан-

цевым типом присоединения к трубопроводу (рисунок 1). Клапан является распространѐн-

ным элементом судовых трубопроводных систем, предназначен для перекрытия и автомати-

ческого предотвращения обратного потока рабочей среды. 

Для получения данных о внутренней геометрии проточной части клапана использовал-

ся 3D сканер Solutionix C500 (рисунок 2). Сканирование позволяет получить облако точек, 
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массив которых определяет геометрию детали гораздо быстрее, чем при измерении контакт-

ными методами. 

 

  
Рисунок 1 – Клапан невозвратно-запорный Рисунок 2 – 3D сканер Solutionix C500 

 

 

Для проведения замеров деталей клапана проведены следующие работы: разборка, 

нанесение специальных маркеров на сложные криволинейные поверхности исследуемого из-

делия и обработка антибликовым покрытием глянцевых поверхностей. 

В результате сканирования создаѐтся облако точек, которое затем автоматически пре-

образовывается в полигональную модель. Для дальнейшей работы полученная полигональ-

ная модель передаѐтся в Компас 3D (рисунок 3, а и 3, б). 

 

 
 

  
а б 

Рисунок 3 – 3D-модель корпуса клапана: а – полигональная; б – математическая 
 

 

Анализируя полученные результаты, можно выделить закономерность, заключающую-

ся в том, что размеры, пригодные для замеров ручным измерительным инструментом, и те 

же самые размеры, снятые с изделия сканером, отличаются совсем незначительно. В то вре-

мя как сложные криволинейные поверхности, недоступные для замера измерительным ин-
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струментом, не всегда корректно определяются 3D сканером. Погрешность, возникающая на 

этапе сканирования, во многом зависит от типа используемого оборудования, условий ска-

нирования и компетенций оператора. Для каждого вида деталей необходимо учитывать эти 

особенности и формулировать рекомендации. 

Также при построении твердотельной модели по полученным после сканирования по-

лигонам часто возникают сложности по сшивке поверхности и технологические коллизии 

(столкновения твердотельных границ), рисунок 4.  

 

 

 
Рисунок 4 – Коллизии при построении твердотельной модели  

(нарушение топологии и ошибки при подготовке операций) 

 

 

Правильная электронная модель, с точки зрения поверхности или частей поверхности, 

должна быть описана математической формулой, например конус, сфера или тор. Такой под-

ход необходим как для проектирования, так и для последующих расчѐтов методом конечных 

элементов и численного моделирования. Обратный инжиниринг в таком случае можно при-

менять как процесс извлечения ценных технических данных для дальнейшего анализа и об-

работки информации. 

Стоит также отметить неоспоримое преимущество этой технологии. Она позволяет су-

щественно сократить стадию разработки проектной документации: исключить анализ анало-

гов и вариантов конструкции, выбор оптимального решения и его обоснование. Иными сло-

вами, пропустить наиболее длительную и наукоѐмкую стадию технического предложения и 

детально сосредоточиться на процессе моделирования, модернизации и материального во-

площения нового изделия. 

В результате сканирования, обработки облака точек и устранения коллизий получена 

3D модель клапана (рисунок 5).  
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Рисунок 5 – 3D модель невозвратно-запорного клапана 

 

2 Определение гидродинамических и виброакустических характеристик 

 

Расчѐт прогнозируемых уровней шума с помощью акустической аналогии Лайтхилла 

[10] основан на преобразовании системы уравнений Навье-Стокса в неоднородное волновое 

уравнение, описывающее воздействие на неподвижную среду распределѐнных в поле турбу-

лентного потока квадрупольных источников. Уравнение имеет следующий вид: 
 

 

  
 

    

   
         

     

      
; 

 
(1) 

     
       ; 

 

(2) 

          (         
       )       , (3) 

 

где c0 – скорость распространения звука в среде, Lij – тензор Лайтхилла, p – суммарное дав-

ление,  - суммарная плотность, ij – тензор вязких напряжений, индекс 0 обозначает пара-

метры жидкости в состоянии покоя, p’ – представляет линейную акустическую вариацию 

давления вне области источников.  

В рамках гибридного подхода на первом этапе производится CFD (Computational fluid 

dynamics) расчѐт течения жидкости, выходными параметрами которого являются поля ско-

ростей и давлений, а также компоненты тензора напряжений, которые используются в каче-

стве членов источников в неоднородном волновом уравнении. На втором этапе производится 

расчѐт распространения звука с помощью акустической аналогии. Данный подход позволяет 

существенно снизить требования к вычислительным ресурсам, при этом основным недостат-

ком является разделение задачи на гидродинамическую и акустическую части, которые поз-

воляют учесть только влияние турбулентного течения на генерацию акустических волн, вза-

имодействие между собой не учитывается. 

По полученной на предыдущем этапе 3D модели создана расчѐтная область течения 

жидкости в клапане и сеточная модель. Для определения характеристик потока в начальном 

приближении был проведѐн предварительный стационарный расчѐт течения несжимаемой 

жидкости с использованием модели турбулентности k- SST со следующими граничными 
условиями: 

• начальное состояние с нулевым значением искомых переменных; 
• течение у стенок без проскальзывания; 
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• на входе в расчѐтную область задано среднее значение скорости течения жидкости, 

равное 1 м/с; 

• на выходе из расчѐтной области задано нулевое давление. 

На рисунке 6 представлены результаты предварительного расчѐта в виде скалярных по-

лей давления и скорости для последующего использования в качестве начального приближе-

ния при расчѐте течения вихреразрешающим методом. 

 

 
Рисунок 6 – Скалярные поля давления и скорости 

 

Моделирование течения жидкости в клапане методом отсоединѐнных вихрей произво-

дилось в нестационарной постановке с расчѐтом пристеночного течения RANS моделью 

Спаларта-Аллмареса. Моделируемое время – 500 мс, шаг – 0,4 мс. По результатам моделиро-

вания можно сделать вывод о том, что при течении жидкости в клапане наблюдаются об-

ширные отрывы потоков (рисунок 7 и 8). 

 

 
Рисунок 7 – Скалярное поле завихрѐнности 
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Рисунок 8 – Поле давления и скорости 

 

Прогнозные спектры пульсации гидродинамического давления в контролируемых точ-

ках 1 и 2 (приведены на рисунке 9), полученные методом численного моделирования, под-

тверждают генерацию шума за счѐт наличия турбулентных вихревых структур (рисунок 10). 

Дальнейшие исследования планируется проводить в направлении экспериментального под-

тверждения результатов, полученных в данной работе. 

 

 
Рисунок 9 – Контролируемые точки 1 и 2 в проточной части клапана 

 

 
Рисунок 10 – Спектр пульсации гидродинамического давления в контролируемых точках 1 и 2 
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Заключение 

 

Гибридные подходы, основанные на обратном и традиционном проектировании с ис-

пользованием методов численного моделирования, являются наиболее перспективными для 

ускоренного проектирования и прогнозирования характеристик, в том числе виброшумовых. 

Позволяют уже на начальном этапе выявить недостатки конструкции и, в случае необходи-

мости, произвести оптимизацию с целью достижения заданных требований. 

Однако, в отличие от традиционных подходов, отсутствие практического опыта, досто-

верной статистической информации, результатов верификации и валидации, накопленной 

базы знаний требует проведения дополнительных исследований, которые должны включать 

этапы: 

 получение информации об объекте инжиниринга; 

 разработка и реализация решений для совершенствования; 

 разработка документации и производство; 

 верификация и валидация результатов; 

 анализ результатов и стандартизация подходов. 
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New technologies are a significant factor in improving the efficiency of industrial enterprises. 

Traditional design methods do not fully meet the needs for technological equipment. A promising 

direction is hybrid engineering, which combines physical and virtual approaches into a unified process. 

The basis of this approach is reverse engineering and numerical modeling. The article illustrates the 

implementation of hybrid engineering through the example of creating a check valve. The results of 

laser scanning of the parts are presented, with the advantages and disadvantages outlined. The results 

of the hybrid approach to numerical modeling for noise level prediction are also provided. The 

necessity for further research to accumulate practical experience, reliable statistical information, 

verification and validation results, and a knowledge base has been identified. It is confirmed that hybrid 

approaches are the most promising for accelerated design and prediction of characteristics, allowing 

the identification of design flaws at an early stage and enabling optimization to meet the specified 

requirements if necessary. 
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In this paper, boom of truck-mounted concrete pump is taken as the research object. Firstly, both 

mathematical and simulation models of the boom system are constructed, then vibration characteristics of 

the boom, especially vibration state of pump truck chassis are analyzed. According to the results of this 

theoretical analysis, a feedforward control method based on least mean square (LMS) algorithm and the 

finite impulse response (FIR) filtering algorithm is proposed to suppress the vibration of truck-mounted 

concrete pump boom which is mainly caused by the operation of pump system. After that, proposed 

feedforward control method simulation model is established; the effect on vibration suppression 

performance of it is analyzed. According to the simulation results conducted under three typical operation 

conditions, acceleration at the end of the boom decreases by 39.3% ~ 52.0% after the feedforward control 

force is applied. Therefore, it can be seen that the adaptive FIR-based feedforward vibration suppression 

algorithms designed in this paper can effectively suppress the vibration at the end of the boom. 

 

Ключевые слова: truck-mounted concrete pump boom; vibration suppression; least mean square (LMS) 

algorithm; finite impulse response (FIR) filtering algorithm; simulation 
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Introduction 

 

When the boom is excited by the external environment to trigger its vibration, it needs to be 

controlled and intervened. This kind of research can be divided into two categories according to the 

different research objects for small booms and for large booms, that is, truck-mounted concrete 

pump booms. 

Firstly, in the vibration suppression study of small arm under external excitation, Qiu, Z. used 

a combination of acceleration feedback and PPF control to suppress the unwanted vibration of a 

flexible manipulator due to environmental stimuli or caused by the torque of an AC servomotor dur-

ing the hub slewing motion [1].Bian, Y. proposed a vibration absorbing method based on modal in-

teraction to attenuate the nonlinear vibration of a flexible manipulator. The vibration absorber is 

made to establish a 1:1 internal resonance state with the flexible arm, so as to transfer the vibration 

energy from the flexible arm to the absorber to suppress the nonlinear vibration of the flexible arm 

based on modal interaction [2]; meanwhile, a vibration absorber based on the servomotor is de-
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signed with a 2:1 internal resonance relationship with the flexible arm [3]. Alexander, A. designed 

an active vibration control scheme using the boom position and boom hydraulic cylinder pressure or 

boom acceleration as feedback signals, which are computed to obtain the control output by a PD 

controller that modifies the proportional and differential coefficients according to the current oper-

ating conditions. The optimal gain coefficient values are obtained using an extreme value search 

algorithm. Finally, an objective function was determined using a time-domain signal (e.g., pressure 

or acceleration), and then different control strategies were compared and investigated [4]. 

Truck-mounted concrete pump boom will be affected by the vibration of the truck chassis due 

to the operation of the pumping system. Some researchers have studied the vibration suppression of 

the boom during the pumping operation. Zorn, S. realized the vibration suppression of the truck-

mounted concrete pump boom by controlling the hydraulic cylinders of the last two arm sections 

with a compensating motion, and the compensating motion made the end operation point of the 

boom could be kept in its original position. The designed controller consists of three basic compo-

nents: firstly, the measurement of vibration using acceleration sensors, then the calculation of the 

target force for vibration damping of the corresponding hydraulic cylinders of each boom section 

based on this information, and finally the force control signal to reach the target force [5]. Wu 

Zhiyong applies time series analysis based on the historical vibration data of truck-mounted con-

crete pump boom to predict its vibration attitude, so that the predicted vibration attitude of the boom 

is as close as possible to the real attitude, and then dynamically compensates for the nonlinear time 

delay of the boom system to provide a suitable reference trajectory for the active vibration suppres-

sion of the boom. Based on this reference trajectory, the hydraulic cylinders of each boom section 

are controlled to apply opposite forces on the boom to achieve vibration suppression of the boom 

[6, 7]. Rongsheng Liu developed an active control strategy using constant-position commandless 

input shaping technique to suppress vibration. Based on a set of independent modal equations ob-

tained by using the modal method, a double-pulse control in the opposite direction is proposed, 

which not only suppresses vibration but also avoids the change of the equilibrium position of the 

boom system after the action of active control. In addition, the lag time that exists in the actual sys-

tem is also taken into account to obtain a better control effect [8, 9]. Li Jiantao studied the modal 

frequency information of truck-mounted concrete pump boom in three typical attitudes during oper-

ation by comparing simulation and experiment, established a corresponding database, calculated the 

modal characteristic equations of the boom based on the database, and finally designed an active 

vibration suppression method based on the results of modal analysis [10]. Yi Huang conducted an 

experimental study on the vibration suppression of the boom system of a truck-mounted concrete 

pump using an active control strategy based on frequency domain parameter identification. Consid-

ering that the dynamic characteristics of the boom system will change with the change of the boom 

attitude, a global model of the boom system under active control is established and parameter iden-

tification is carried out based on the double-normalized least-mean method, and the acceleration 

signal at the end of the boom is selected as the feedback variable to optimize the active control force 

of the hydraulic cylinder [11]. 

 

1 Vibration Mechanism Analysis of Boom System 

 

Pump truck chassis is the installation base of pump truck boom system, and it is also the most 

important source of boom vibration. Chassis is directly connected to the vehicle chassis, so the me-

chanical friction and impact caused by the bursting of diesel fuel in the diesel engine of the auto-

mobile chassis and the reciprocating motion of the crank mechanism will lead to a certain degree of 

vibration. Without connecting the hydraulic pumps of the pumping system and the boom system, 

the vibration signals of the pump truck's chassis are collected as shown in Fig.1. 
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Fig. 1 – Vibration signals of the diesel engine acting on the chassis 

 

It can be found that the vibration of the chassis under the excitation of the diesel engine alone 

is not significant. Therefore, the pumping system is the main source of vibration of the pump truck 

chassis. In the pumping system work process, the pumping hydraulic cylinder will carry out period-

ic reciprocating motion, the hydraulic cylinder pushes the concrete cylinder to realize a rapid con-

tinuous change of direction, and then from the hopper to inhale the concrete and to the conveying 

pipe pushed into the near-continuous concrete. At the end of every half pumping piston movement 

cycle, the pendulum valve and distribution valve complete the reversal, at this time, the pumping 

hydraulic circuit rapid reversal, the pressure inside the system reaches an instantaneous peak. Dur-

ing the pumping process, the vibration signal of the pump truck undercarriage near the pumping 

system is measured as shown in Fig.2. 

 

 

Fig. 2 Vibration excitation signal of pumping system on the pump truck chassis 
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It can be seen that the pumping excitation signal has an obvious periodicity. In order to get the 

overall excitation input of the pump truck bottom frame boom system, the vibration signal at the 

bottom of the boom is measured during the pumping operation, and the result is shown in Fig.3.  

 

 

Fig. 3 Vibration signals at the bottom of the boom 

 

The vibration signal in Fig.3 is analyzed by Fourier transform, and its frequency power spec-

trum is obtained as shown in Fig.4, which shows that the main action frequency of the excitation 

input signal of the boom system is 0.32Hz, which is same as the working frequency of the pumping 

system, and therefore it can be proved that the operation of the pumping system is the main excita-

tion source of the bottom of the boom. 

 

 

Fig. 4 Frequency spectrum of rotary table vibration signal 

As shown in Fig.5, the mechanical structure of the boom system of a truck-mounted concrete 

pump mainly consists of six parts. These parts are connected through single-degree-of-freedom ar-

ticulated rotary joints, denoted as θ
i
 (i=1...6), and are connected around the horizontal Z-axis of the 



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

47 
 

local right-handed Cartesian coordinate system ∑
i
, which is established based on the rotary table or 

the preceding boom section. The relative hydraulic cylinder displacement between the cylinder bar-

rel and the connecting mechanism's rod is denoted as s
i
 (i=1... 6). All joint variables are combined 

into a vector called the drive variables θ∈ℝ7
. The X-axis of ∑

i
 is parallel to the direction of the line 

connecting the articulation points of the boom sections. 

 

 

Fig. 5 Concrete pump boom structure schematic diagram 

A twist virtual joint is added around the Z-axis of each local coordinate system on each boom 

section. Each boom section comprises a rigid body part, a virtual joint, and massless spring ci and 

damper di (not shown in Fig.5). The angle of the virtual joint in the orthogonal coordinate system 

fixed to its respective boom section i is denoted as γ
i
, as shown in Fig.6. 

 

 

Fig. 6 Boom section rigid-flexible coupling model schematic 
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The angles of all virtual joints are combined into a vector defined as the elastic variables 

γ∈ℝ6
. The drive variables and elastic variables are combined into generalized variables q=[θ

T
 

γ
T
 ]

T∈ℝ13
.The forward kinematics formula for the local coordinate system ∑

i
 is calculated as fol-

lows: 

 

( )

( ) ,    0,...,6

i i

v

i i

v J q q

J q q i



 
 (1) 

In this equation, v
i
, ω

i∈ℝ3
 represent the translational and rotational velocities of the local co-

ordinate system ∑
i
 of the i-th boom section relative to the inertial coordinate system ∑

I
. The Jacobi-

an matrices Jv
i  and Jω

i  correspond to the translational and rotational motions, respectively. To sim-
plify the analysis, the boom system is assumed to be a rigid structure, which means γ=0. Thus, we 

have: 

,

,

( )

( )

i i

v r

i i

r

v J

J

 

  




 (2) 

In equation (2), solving for the velocities in the local coordinate system is simplified, but the 

structural flexibility of each boom section is neglected. When the flexible deformation components 

γ are added, the Jacobian matrix can be divided into rigid and elastic parts: 

, ,

, ,

( ) ( )

( ) ( )

i i i

v v

i i i

v J q J q

J q J q

 

   

 

  

 

 
 (3) 

In this equation, the Jacobian matrices Jv,θ
i (q), Jω,θ

i (q), Jv,,γ
i (q) and Jω,γ

i (q) describe the influ-

ence of the drive speed  and the elastic speed 𝛾̇ on v
i
 and ω

i
,, respectively. In this study, the primary 

focus is on the six-section boom system above the rotary table. Since the base rotation parameter θ
0
 

does not affect the static deformation in the direction of gravity, θ
0
 can be excluded from the vector 

of drive coordinates θ. Consequently, the dimension of the generalized variables is reduced by one, 

resulting in q=[θ
T
 γ

T
 ]
T∈ℝ12

. Without θ
0
, the rotational degree of freedom of the boom system is ig-

nored, simplifying it to a planar structure. Additionally, by disregarding the impact of the connect-

ing mechanism, the planar mechanical structure model of the concrete pump truck boom system can 

be described by the following formula: 
 

 
( , ) 0

( , ) , , ,
( , ) 0

u

g u
M c T

g D K





 
     

   

      
         

      
. (4) 

 

In this model, M∈ℝ12×12
 is the mass matrix, c∈ℝ12 

is the vector of Coriolis and centrifugal 

forces, g∈ℝ12
 is the gravity vector, which is divided into the drive variable block gθ(θ, γ)∈ℝ

6
 and 

the elastic variable block gγ(θ, γ)∈ℝ
6
, K∈ℝ6×6

 and D∈ℝ6×6
 are the stiffness and damping matrices of 

the system, respectively, I

uT  represents the kinematic relationship between the vector of hydraulic 

cylinder lengths and the drive coordinate vector, u∈ℝ6
 is the input vector of the boom system, com-

posed of the output forces of the six hydraulic cylinders. 
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2 Feed-Forward Vibration Suppression Method 

 

In this paper, a feed-forward compensated vibration suppression controller is designed and 

implemented based on digital filtering and adaptive filter theory. According to the working condi-

tion characteristics of the truck-mounted concrete pump boom, the adaptive FIR vibration suppres-

sion algorithm with easy implementation and significant performance is designed by combining the 

least mean square (LMS) algorithm and the finite impulse response (FIR) filtering algorithm. Typi-

cally, the FIR filter design process assumes the existence of a detection system for generating a sig-

nal related to the main disturbance. In this paper, the output signal of the acceleration sensor in-

stalled at the bottom of the boom is used as the reference signal related to the excitation of the 

boom, which can be filtered to generate the necessary control actions to eliminate the influence of 

the main excitation. A schematic diagram of the feedforward compensated vibration suppression 

control algorithm is shown in Fig.7. 

 

 
Fig. 7 Schematic diagram of the feedforward compensation vibration suppression control algorithm 

 

The filtering process of the feed-forward compensation algorithm uses an adaptive FIR filter, 

which defines its i th order coefficients at the k th sampling time as ( )ih k , and the output of the fil-

ter, ( )Fu k , is given by: 

1

0

( ) ( ) ( )
N

F i

i

u k h k r k i




  , (5) 

where N is the order of the filter. 

Before the output is measured by the accelerometer, the control signal needs to pass through a 

portion of the boom's physical system, defining that portion of the system's feedforward path as 

( )F kP  . This path is also referred to as the offset path or error path. At this point, the vibration 

( )Fa k  of the boom system caused only by the feedforward control input can be obtained by the fol-

lowing equation: 

1 1

0 0

( ) ( ) ( )
M N

F j i

j i

a k g h k r k i j
 

 

    , (6) 

where gj is the discrete impulse response of the control input to output path ( )F kP , which is as-

sumed to be of order M. At this point, the net output ( )Sa k  of the system can be expressed as: 
 

1 1

0 0

( ) ( ) ( ) ( )
M N

S u j i

j i

a k a k g h k r k i j
 

 

     , (7) 
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where ( )ua k  is the end-of-arm acceleration response due to the effect of the main disturbance (vi-

bration at the bottom of the boom). Since the order of the convolutions can be interchanged without 

changing the calculation, Eq. (7) can be rewritten as: 

1

0

( ) ( ) ( ) ( )
N

S u i

i

a k a k h k r k i




   , (8) 

where: 

1

0

( ) ( )
M

j

j

r k i g r k i j




    . (9) 

 

By rearranging the convolution, the signal ( )r k i  is defined, which can be estimated by the 

filter-based test operation. The true impulse response of the vibration feedforward part of the boom 

system ( )F kP  is estimated by the FIR filter, noting that the estimated value of ( )r k  is ˆ( )r k . 

In order to obtain the most appropriate filter coefficients ( )ih k , the coefficients need to be ad-

justed to minimize the cost function 2[ ( )]SJ E a k , which is quadratically related to the output. For 

the LMS algorithm, the instantaneous value of 2 ( )Sa k  can be used as an estimate of the expected 

value of J. Therefore, a simple gradient descent algorithm can be used to ensure that the problem of 

minimizing the cost function converges to its global optimum, and thus the adaptive iterative algo-

rithm for filter coefficients ( )ih k  can be written as: 

( 1) ( )
( )

i i

i

J
h k h k

h k



  


, 

 

(10) 

where   is the convergence factor. According to the definition of the cost function, the differentia-

tion term in Eq. (10) can be changed to: 

( )
2 ( )

( ) ( )

S

S

i i

a kJ
a k

h k h k




 
. (11) 

 

According to Eq. (8), the derivative of ( )Sa k  with respect to ( )ih k  is ( )r k i  using the estimat-

ed value of the filtered reference signal ˆ( )r k i ; instead, the most rapid descent algorithm for the 

adaptive FIR controller coefficients given by Eq. (10) can be rewritten as: 
 

ˆ( 1) ( ) 2 ( ) ( )i i Sh k h k a k r k i    , (12) 

 

where   determines the speed and stability of the adaptive process of the controller coefficients. 

 

3 Simulation analysis 

 

Based on the structural parameters of the pump truck boom system studied in this paper, a 

simplified two-dimensional dynamic model of the boom system was established in AMESim as 

shown in Fig.8. The model includes the planar model of the boom mechanical structure such as the 

arm joints, connecting mechanisms, and the hydraulic system model including the hydraulic pump, 

independent metering valves, hydraulic cylinders, and other auxiliary components, in which the 

friction at the joints of the boom is established by using the Stribeck friction model; and the damp-

ing coefficients are set to be low in order to simulate the flexible characteristics of the joints of the 

boom and the structure of the boom. 
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Fig. 8 Boom structure and hydraulic system parameter modeling 

The 62-meters-long boom system of the truck-mounted concrete pump studied in this paper 

has six arm joints, so the boom system has six degrees of freedom in its operating plane, and the 

sufficiently high degrees of freedom make the end of the boom basically reach any point of the op-

erating plane. In addition, when the operating point of the end of the boom is determined, the boom 

can be set to a variety of different attitudes. In the construction process, the low-end position arch 

attitude shown in Fig. 9(a) and the high-end position arch attitude shown in Fig. 9(b), as well as the 

horizontal linear attitude shown in Fig. 9(c), are usually used. According to the data collected by a 

company, 95% of truck-mounted concrete pump booms are in the three attitudes as described in 

Fig.9 during operation [10]. Therefore, in this paper, the end vibration suppression of the boom in 

these three attitudes during pumping of the pump truck is investigated. 

 

  
a b 

 

 

 
 
c 

Fig. 9 The boom positions under consideration: 

a – low-end position arch attitude; b – high-end position arch attitude; c – horizontal linear attitude 

 

In order to validate the designed feedforward vibration suppression algorithm and determine 

the parameters of the control algorithm, the vibration suppression simulation test was carried out 

based on the AMESim-Simulink compound simulation model mentioned above. The results of the 

vibration amplitude comparison simulation test are shown in Fig.10. 
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a b 

 
c 

Fig. 10 Simulation results: 

a – low end position arch attitude; b – high end position arch attitude; c – horizontal linear attitude 

At the beginning of the test, the size of the excitation force shown in Fig.3 is added to the bot-

tom of the boom, so that the boom vibrates freely under the action of the external force, and the vi-

bration signal at the end of the boom is recorded for 30s after the vibration of the boom is stabilized. 

Then the control input is obtained by using the first hydraulic cylinder based on the feed-forward 

vibration suppression algorithm designed in this paper. After the situation is stabilized, the vibration 

signal at the end of the boom is also recorded for 30s. 

The above figure shows the simulation test results of the vibration amplitude change at the 

end of the truck-mounted concrete pump boom before and after applying the active feedforward 

during pumping operation in three attitudes. It can be noticed that the acceleration at the end of the 

sixth section of the boom decreases by 39.3%, 42.9% and 52.0%, respectively, after the feed-

forward control force is applied.  

 

Conclusion 

 

It can be seen that the FIR-based feedforward vibration suppression algorithms designed in 

this paper can effectively suppress the vibration at the end of the boom. This is because the feed-

forward vibration suppression algorithm is designed based on the vibration at the bottom of the 

boom, which directly corresponds to the external disturbance shock, and relies on the first hydraulic 
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cylinder to apply the reverse vibration compensation to the boom, which can theoretically complete-

ly suppress the vibration of the pump truck boom. But due to the complex structure of the boom the 

vibration suppression effect cannot reach 100%. 
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В статье представлены результаты разработки конечно-элементной модели резонатора 

вибрационного сигнализатора уровня камертонного типа. Модель разработана в программном 

продукте Ansys Workbench. Предложены варианты оценки характеристик резонатора, 

включающие прочностной, модальный, гармонический анализы. Разработана модель свободных 
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по резонансным частотам не более 7%. Результаты моделирования будут использованы для 

проведения структурной оптимизации геометрии резонатора для расширения диапазона 

плотностей и вязкостей рабочих жидкостей сигнализатора уровня. 
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Введение 

В настоящее время измерение плотности жидкости в режиме реального времени имеет 

большое значение при автоматизации технологических процессов. Широкое распростране-

ние получили измерители плотности жидкости на основе механических резонаторов – плот-

номеры вибрационного типа [1]. 

В задачах автоматизации часто возникает задача определения наличия или отсутствия 

жидкости определѐнной плотности в резервуаре или трубопроводе. Для этих задач исполь-

зуются сигнализаторы уровня. Среди вибрационных сигнализаторов уровня выделяются дат-

чики с резонатором в виде симметричного камертона (сигнализатор уровня камертонного 

типа). По сравнению с другими типами сигнализаторов, камертонный обладает рядом пре-

имуществ [2]: 

- высокая чувствительность к плотности жидкости; 

mailto:ArtemBragnicov@yandex.ru


Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

55 
 

- малый размер чувствительного элемента для использования в трубопроводах малого 

диаметра; 

- отсутствие подвижных частей, что обеспечивает высокую надѐжность; 

- экономичность в параметрах энергопотребления, что позволяет разрабатывать 

устройства, осуществляющие измерения в режиме реального времени, при этом питающиеся 

от маломощных промышленных интерфейсов (NAMUR, 4-20мА и т.д.). 

Принцип работы вибрационного сигнализатора уровня заключается в возбуждении вы-

нужденных колебаний механического резонатора на частоте первой гармоники, которая за-

висит от характеристик среды, в которой совершает колебания резонатор. Электроника при-

бора фиксирует изменение резонансной частоты при погружении чувствительного элемента 

в среду. На резонансную частоту оказывает влияние плотность среды, а также другие факто-

ры, среди которых вязкость. Чем выше плотность среды, тем ниже резонансная частота. Чем 

плотность ниже, тем резонансная частота выше. Чем выше вязкость, тем быстрее затухают 

колебания резонатора [3]. 

Геометрические параметры резонатора оказывают существенное влияние на метроло-

гические характеристики прибора, а также на диапазон плотностей и вязкостей, в которых 

может работать прибор. 

Проводились эксперименты по оптимизации конструкции резонатора вибрационного 

плотномера камертонного типа, в ходе которых было установлено, что резонансная частота 

камертонов с прямоугольным сечением лепестков меньше зависит от вязкости, чем у камер-

тонов с круглым сечением при той же эффективной массе [4]. 

Эксперименты по оптимизации конструкции камертонов привели к созданию миниа-

тюрных колебательных систем, которые могут выступать в роли датчиков плотности, вязко-

сти и давления одновременно. Такой подход требует более глубокого анализа характеристик 

колебаний и не всегда походит для недорогих устройств вроде вибрационных сигнализато-

ров уровня, которые должны изменять состояние своего выхода при погружении в любую 

жидкость [5]. 

Исследования датчиков плотности камертонного типа позволяют оптимизировать от-

дельные параметры резонаторов для работы с различными жидкими средами в интересую-

щем диапазоне плотностей и вязкостей. Производители сигнализаторов уровня, как правило, 

имеют несколько модельных рядов приборов, отличающихся формой и размерами резонато-

ров для работы с разными средами. 

При разработке новых приборов также необходимо учитывать технические возможно-

сти производства, на котором будет производиться прибор. Может возникнуть ситуация, ко-

гда оптимальная форма резонатора не может быть получена с использованием технологиче-

ских процессов, доступных на предприятии. 

В рамках научно-исследовательской работы авторами поставлена задача разработки 

компьютерной модели чувствительного элемента вибрационного сигнализатора уровня ка-

мертонного типа с использованием конечно-элементного моделирования в программном 

продукте Ansys Workbench. Полученные модели были использованы для оптимизации гео-

метрии резонаторов камертонных сигнализаторов уровня, адаптации геометрии под техноло-

гические возможности целевого производства. Модели были верифицированы результатами 

лабораторных экспериментов, которые показали хорошую сходимость. 

В настоящей статье раскрываются подходы, использованные при моделировании резо-

нансных колебаний стальных камертонов с учѐтом характеристик плотности и вязкости ра-

бочей среды. Также приводятся результаты моделирования в сопоставлении с результатами 

лабораторных экспериментов. Работы по оптимизации конструкции камертона на момент 

создания статьи продолжаются. 
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1 Математическая модель колебаний камертона 

 

Чувствительным элементом вибрационного сигнализатора уровня является сборка, со-

стоящая из резонатора – камертона, к мембране которого присоединяется пьезоэлектриче-

ский привод (рисунок 1). Внешний источник напряжения возбуждает колебания пьезоприво-

да, которые передаются на мембрану камертона, а затем на лепестки. Пьезоэлектрический 

привод состоит из силовой части и чувствительной части, которые могут быть выполнены в 

виде монолитного пьезоэлемента или пакетной конструкции [6]. 

Зависимость между резонансной частотой и плотностью жидкости может быть описана 

формулой: 

            
 , (1) 

 

где   – плотность среды (кг/м3);   – частота резонанса камертона (Гц),   – коэффициенты, 

зависящие от геометрии камертона и свойств жидкости. 

 

 
Рисунок 1 – Внешний вид и основные геометрические параметры резонатора вибрационного  

сигнализатора уровня Emerson: 

1 – лепесток камертона; 2 – мембрана камертона;  

3 – корпус (трубка); 4 – радиусы скругления при лепестках 

 

Движение лепестков камертона передаѐтся от мембраны, которая деформируется под 

воздействием пьезоэлектрического привода. Во время работы корпус прибора фиксируется 

неподвижно относительно трубопровода или ѐмкости, таким образом камертон пребывает в 

покое относительно потока жидкости, находящегося вокруг него. Поведение каждого ле-

пестка может быть описано исходя из теории балок Эйлера-Бернулли [7]: 
 

  

   
(  

        

   
)       

        

   
    (2) 

 

где   – модуль Юнга балки;   – коэффициент сечения;    – плотность материала балки; 

   – ширина балки;   – толщина балки;         – основная модовая функция балочной кон-
струкции. 

В данной статье подробно не описывается процесс решения, приводятся только проме-

жуточные и конечные результаты, необходимые для понимания механики колебаний камер-

тонов. 
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Зависимость между собственной частотой колебаний P для i гармоники имеет вид: 
 

     
 √

  

      
  (3) 

 

где   
  – функция порядка мод колебаний в балке (для идеальной консольной балки 

    = 1,875;    = 4,694;   = 7,855), l – длина балки. 

Частота свободных колебаний лепестка камертона аналогична идеальной консольной 

балке. Подставляя в (3) коэффициенты   можно получить частоту свободных колебаний ка-
мертона в воздухе (вакууме). 

При погружении камертона в жидкость, она оказывает сопротивление движению ле-

пестков камертона, это эквивалентно тому, что к лепесткам присоединяется распределѐнная 

масса. Сила, воздействующая на лепестки резонатора, может быть описана уравнением [8]: 
 

    

  

  
 𝛾   ∫     (4) 

 

где   – сила, действующая на исследуемую жидкость; 𝛾 – постоянная вязкости;   – относи-

тельная скорость потока;    – эффективная масса консольной балки;   – жѐсткость камерто-

на. 

Если камертон совершает колебания в жидкости, то частота собственных колебаний с 

учѐтом присоединѐнной массы жидкости описывается уравнением: 
 

  
 

  
√

 

     
  (5) 

 

где   – жѐсткость резонатора;    – общая эффективная масса жидкости, вовлекаемая в про-
цесс колебаний. 

Увеличение размеров камертона приводит к снижению частоты собственных колеба-

ний. 

В разделе с конечно-элементным моделированием будет показано, что на чувствитель-

ность сборки «резонатор – пьезоэлемент» оказывают влияние не только размеры камертона, 

но и такие параметры как толщина мембраны. В разделе с лабораторными экспериментами 

будет показано, что на резонансные характеристики существенно влияет длина трубки резо-

натора. 

 

2 Конечно-элементное моделирование колебаний резонатора 

 

Трѐхмерная модель резонатора построена в программном продукте КОМПАС-3D. Га-

баритные размеры показаны на рисунке 1. За основу взята форма резонатора камертона се-

рийно выпускаемого прибора компании Emerson. 

Конечно-элементное моделирование проводилось в программном продукте Ansys 

Workbench. Использовались следующие типы расчѐтов: модальный анализ (modal analysis), 

статический прочностной анализ (static structural), комплексный анализ (transient structural + 

fluent). 

В качестве материала выбрана нержавеющая сталь 12Х18Н10Т с известными коэффи-

циентами материала. 
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3 Статический прочностной анализ (static structural) 

 

Вибрационные сигнализаторы уровня могут работать при высоком рабочем давлении 

среды. Однако это предъявляет требования к толщине стенок корпуса чувствительного эле-

мента, в частности к толщине мембраны (рисунок 1). Через мембрану колебания пьезоэлек-

трического привода передаются на лепестки камертона. Исследования показывают, что для 

наилучшей передачи колебаний мембрана должна быть как можно тоньше. В то же время, 

она должна сопротивляться высокому давлению. Для некоторых приборов величина рабоче-

го давления среды может достигать 10 МПа. 

С помощью статического прочностного анализа была проведена оценка напряжений в 

материале корпуса резонатора при внешнем давлении 10 МПа. Стенка стакана камертона 

имеет толщину 1,5 мм. Мембрана камертона имеет толщину 1,5 мм и внутренний диаметр 

18 мм. Давление прикладывалось на всю внешнюю поверхность резонатора. Фиксация моде-

ли проводилась по торцу корпуса (трубки) (рисунок 2). Размер расчѐтной сетки 10
-3 
м. Коли-

чество элементов около 65000. 
 

 
 

Рисунок 2 – Граничные условия для прочностного расчѐта: 

А – закрепление модели; B – гидростатическое давление; C –давление 10Мпа 

 

Результаты оценки эквивалентных напряжений в материале показаны на рисунке 2. 

Наибольшее напряжение около 335 МПа зафиксировано на мембране. Для стали 12Х18Н10Т 

нижний предел прочности составляет 550 МПА. Максимальное перемещение кончика ле-

пестка составляет около 85 мкм. Прогиб геометрического центра мембраны внутрь корпуса в 

осевом направлении составляет 24 мкм. 

 

4 Модальный анализ 

 

Проанализированы первые 4 моды колебаний резонатора (рисунок 3). Колебания резо-

натора возбуждаются именно на первой гармонике, так как она имеет наибольший отклик. 

Как говорилось выше, чем ниже частота колебаний резонатора, тем меньшее влияние оказы-

вает параметр вязкости жидкости на работу прибора. Если оценивать форму колебаний мем-

браны на разных гармониках, становится очевидным, что возбудить колебания на 1 и 4 гар-

мониках возможно с использованием простых пьезоэлектрических приводов на основе мо-

нолитных пьезоэлементов или пакетных активаторов. Однако возбуждение колебаний 2 и 3 

моды сложнее и требует распределѐнного пьезопривода. 
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Рисунок 3 – Модальный анализ колебаний резонаторов 

 

5 Гармонический анализ 

 

В ходе гармонического анализа на геометрический центр внутренней поверхности 

мембраны камертона воздействовала сила 10 Н. Моделирование проводилось для частот от 

200 до 2000 Гц с шагом 10 Гц. Измерялась деформация геометрического центра мембраны в 

осевом направлении (рисунок 4). 
 

 
Рисунок 4 – Амплитудно-частотная характеристика модели и реального камертона 
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Резонансный пик на графике деформации мембраны совпадает по частоте с резонанс-

ным пиком на графике деформации кончика лепестка (на рисунке не показан). Проводилось 

измерение резонансной частоты реального резонатора. Получен пик резонансной частоты на 

частоте 860 Гц, что хорошо согласуется с результатами моделирования (900 Гц). Резонанс-

ный пик реального камертона шире, предположительно из-за наличия демпфирования мате-

риала, которое не учитывается в модели. 

 

6 Комплексный анализ 

 

Комплексный анализ предназначен для оценки влияния параметров среды на частоту 

собственных колебаний резонатора. Метод основан на использовании динамического проч-

ностного (transient structural) анализа в сочетании с модулем гидродинамики (fluent). Резуль-

таты прочностного расчѐта передаются в модуль для расчѐта поведения жидкости при помо-

щи инструмента для решения связных задач (system coupling). 

 

 
Рисунок 5 – Контуры давления при моделировании затухающих колебаний камертона  

в жидкости с плотностью 1000кг/м3 

 

В динамическом прочностном анализе на геометрический центр мембраны оказывалось 

ступенчатое воздействие силой 10 Н. После чего начинались свободные незатухающие коле-

бания лепестков резонатора на первой гармонике. При добавлении модуля fluent колебания 

становились затухающими и полностью прекращались через 15-20 периодов. Сходная карти-

на наблюдается в ходе лабораторных экспериментов с камертонами. Результаты моделиро-

вания показали частоту затухающих колебаний 725 Гц. В ходе экспериментов с водой 

(≈1000 кг/м
3
) получена частота 710 Гц (рисунок 5). Результаты моделирования показали хо-

рошую сходимость с экспериментальными данными. Полученная модель будет использо-

ваться для оптимизации геометрии камертонов. 

 

Заключение 

 

Авторами разработана конечно-элементная модель резонатора вибрационного сигнали-

затора уровня камертонного типа, которая позволит производить структурную оптимизацию 

геометрии камертона для работы с различными жидкими средами. Полученная модель де-

монстрирует хорошую сходимость с результатами лабораторных экспериментов, проводи-
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мых на воздухе и в воде. Результаты моделирования также показали сходимость с материа-

лами, описанными в анализе источников литературы. 

Оценка величины деформации различных элементов камертона, приводимая в настоя-

щей статье, не получила экспериментального подтверждения. Эти результаты являются 

предметом обсуждения и дальнейших исследований. 

Дальнейшее совершенствование модели может быть достигнуто за счѐт использования 

модели колебаний пьезоэлектрических преобразователей. Конструкция пьезоэлектрического 

привода может оказывать незначительное влияние частоты колебаний резонаторов. Это об-

стоятельство принято за допущение в рамках данной работы. Возможно, именно дополни-

тельной массой пьезоэлектрического привода, присоединѐнного к мембране камертона, объ-

ясняется, что при моделировании получены резонансные частоты выше, чем в лабораторных 

экспериментах. 

Расхождение результатов моделирования и экспериментальных данных также обуслав-

ливается неточностью, созданной 3D модели резонатора. 
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The article presents the results of the development of a finite element resonator model of a tuning fork-

type vibration level detector. The model is developed in the Ansys Workbench software product. Options 
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dynamic strength calculation in combination with a computational fluid dynamics module. The model 
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Классические методы ресурсных испытаний подшипников имеют ряд недостатков, связанных с 

дороговизной и длительностью испытаний, а также с влиянием множества факторов на процесс 

разрушения подшипника. Перспективным направлением является развитие современных методов 

ресурсных испытаний, основанных на технологии ускоренных эквивалентных испытаний. Данный 
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генераторной системы, ускоряющей процесс разрушения подшипника. В работе выполнен расчѐт 

действующих на тело и дорожки качения нагрузок. Проведѐн анализ долговечности элементов 
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исследований сделан вывод, что кольца являются наиболее слабыми элементами. Рассчитано 

эквивалентное количество циклов нагружения для ускоренных испытаний. Также дана оценка 

возможности применения энергетических подходов и критериев разрушения металлов для 

организации ресурсных испытаний. 
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Введение 

 

Подшипник качения – это сложный механический узел, состоящий как минимум из 

внутреннего и наружного кольца, тела качения, сепаратора. Все части подшипника вращают-

ся с разными скоростями и по кинематике – это планетарный механизм. Подшипники каче-

ния, как часть механизмов и энергосистем, определяют их уровень надѐжности и ресурса. 

Одним из главных показателей, характеризующих подшипник, является его расчѐтный 

ресурс (долговечность), который определяется либо теоретически (согласно методикам, раз-

работанным ведущими производителями подшипников и исследовательскими группами), 

либо экспериментально с помощью специализированных стендовых установок. 

Основные сведения по эксплуатации подшипников качения представлены в справочни-

ке Р. Д. Бейзельмана [1], в том числе и методика расчѐта их долговечности, основанная на 

формуле Лундберга-Пальмгрена, предложенной более полувека назад: 
 

 
m

L C P , (1) 

 

где L– долговечность подшипника, млн. об.; C – динамическая грузоподъѐмность, соответ-

ствующая 1 млн. циклов до появления питтинга; P – эквивалентная динамическая нагрузка;

m – показатель степени. 

Эта формула имеет начало от известной кривой объѐмной усталости Веллера, описы-

вающей зависимость напряжения в испытуемом образце, при котором происходит его раз-

рушение при данном числе циклов симметричного нагружения. 

Современные методики расчѐтов долговечности подшипников качения общего маши-

ностроения [2, 3, 4] основываются на формуле контактной усталости Лундберга-Пальмгрена, 

которая дополняется коэффициентами, учитывающими надѐжность, качество материала, 

точность исполнения узла, условия смазывания подшипника и износ тел и дорожек качения. 

Т. е. базовая формула расчѐта долговечности подшипников по контактной усталости допол-

няется стохастическим коэффициентом и поправками на поверхностное изнашивание, хотя 

более перспективна расчѐтная модель, показанная в работе Б. М. Силаева [5], в которой пре-

дельные состояния детали во времени определяются уровнем действующих нагрузок по еди-

ной кривой для контактной усталости и износостойкости. 

Главным недостатком расчѐтных способов определения ресурса является в т.ч. идеали-

зированность условий нагружения, сложность учѐта комбинированного влияния режимов 

нагружения, системы дополнительных факторов (загрязнѐнности смазки, неоднородности и 

несплошности деталей подшипника и др.). Тем более, что любой теоретический подход при 

определении ресурса должен опираться либо на данные от стандартизированного «чистого» 

эксперимента с полным воспроизведением условий нагружения, либо на регистрацию необ-

ходимых данных в процессе эксплуатации. При этом же ведущие учѐные неоднократно от-

мечают [2, 6], что разработка более совершенных моделей недѐжности и ресурса подшипни-

ков качения также требует предварительных экспериментальных исследований для получе-

ния ряда параметров. А уже разработанные на текущий момент алгоритмы и программы рас-

чѐта [2, 4, 7, 8] хоть и позволяют параметрически исследовать влияние начальных и гранич-

ных условий на величину проектного ресурса исследуемого подшипника качения без прове-

дения дополнительных экспериментов, но ориентированы на количественную сравнитель-

ную оценку ресурса. Стоит отметить, что такие модели выгодно отличаются от однозначной 

экспериментальной зависимости для оценки ресурса подшипников качения по динамической 

грузоподъѐмности Лундберга-Пальмгрена. 

Экспериментальные же способы определения ресурса подшипников с середины XX ве-

ка существенно не изменились, а актуальность существенно повысилась [2]. Длительность 
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нормальных ресурсных испытаний исчисляется годами, а форсирование режимов осуществ-

ляется в основном также за счѐт повышения нагрузок (частоты вращения вала и силы), хотя к 

70-м годам XX века уже было известно, что форсирование по нагрузке приводит к незначи-

тельным коэффициентам ускорения и строго лимитировано сохранением физической приро-

ды отказов [9]. 

В 70-х годах XX века получили развитие средства и методы ускоренных эквивалентных 

испытаний (УЭИ) механизмов и энергоустановок, позволяющие за сравнительно короткий 

срок определять ресурс. Активное применение методы УЭИ нашли при испытании ГТД [10], 

а также гидроаппаратуры авиационных гидросистем [11]. 

Отсутствие методов определения ресурса подшипников в заданных условиях эксплуа-

тации, в том числе учитывающих характер эксплуатационного нагружения, объясняется 

большой длительностью и энергозатратностью испытаний. В. И. Санчугов [12] отмечает, что 

опыт работ по созданию методов ускоренных испытаний техники в авиационной промыш-

ленности позволяет предполагать, что сроки отработки ресурса подшипника могут быть со-

кращены в десятки и сотни раз. Одним из способов интенсификации режимов испытаний 

подшипников является создание циклов высокочастотного нагружения с размахом контакт-

ного напряжения, равным максимально допустимому контактному напряжению в подшип-

нике (рисунок 1). При этом необходимо учесть взаимодействие технического объекта испы-

таний (кинематики и динамики движения) и внешней системы генерации нагруженного со-

стояния [12]. 

 

 
Рисунок 1 – Принципиальная схема возбуждения колебаний силы, 

действующей на внешнее кольцо подшипника:  

1 – баллон высокого давления; 2 – резонансный трубопровод; 3 – генератор колебаний;  

4 – гидромеханический блок нагружения подшипника; 5 – баллон высокого давления; 6 – подшипник  

 

В условиях нагружения пары «ролик-кольцо» внешним генератором по пульсирующе-

му циклу нагрузка может упасть от максимальной практически до нулевой, что с одной сто-

роны отличает процесс от классической формы протекания, с другой стороны запускает 

большее число продольных волн, которые согласно теории Эрлиха могут привести к потере 

продольной устойчивости поверхностного слоя материла и его вспучиванию [13]. При этом 

между поверхностным и нижележащими слоями возникают растягивающие напряжения и 

деформации, которые могут стать причиной нарушения сплошности материала и образова-

ния первичных подповерхностных трещин, развивающихся в прогрессирующий питтинг.  

Энергетические теории как при построении нагрузочных характеристик [14], так и при 

проектной аналитической оценке ресурса подшипников [2] также нашли широкое примене-
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ние, особенно в последнее время, что связано как с их фундаментальностью, так и, след-

ственно, с более достоверными результатами. 

Значительный прогресс получила область, связанная с частотными испытаниями ме-

таллов на усталость, начиная с классических работ В. С. Ивановой [15, 16] и продолжая ра-

ботами А. А. Шанявского [17, 18, 19].  

Одной из проблем аналитического определения ресурса подшипника является мини-

мальное присутствие в открытых источниках паспортных данных по кривым контактной 

усталости [20, 21], в отличие, например, от данных ВИАМ по фрикционной усталости [22]. 

Имеется стандарт [23] по расчѐтам и методам испытаний на контактную усталость в маши-

ностроении, где предлагается проводить испытания при пульсирующем контакте с частотой 

нагружения до 500-1000 Гц, который пока нашѐл практическое применение до 50 Гц [24]  

(рисунок 2). 

 

 

 
Рисунок 2 – Схема нагружения «пульсирующий контакт»: 

а – схема нагружения; б – цикл напряжений; 1 – образцы; цТ – период цикла; mP  – средняя нормальная нагруз-

ка; aP – амплитуда нормальной нагрузки; maxz – максимальное нормальное напряжение в центре зоны контакта;

наиб – наибольшее напряжение цикла; наим – наименьшее напряжение цикла. 

 

 

А. А. Шанявский в цикле работ [17, 18, 19] вводит новые граничные условия при рас-

смотрении вопросов определения долговечности стандартных образцов: 

- процесс разрушения последовательно реализуется на микроскопическом, мезоскопи-

ческом и макроскопическом масштабных уровнях, границы которых представляют собой об-

ласти перехода от одного способа поглощения энергии к другому. В любой из этих областей 

в соответствии теорией бифуркаций динамических систем [25] могут быть реализованы с 

различной вероятностью оба вида разрушения, характеризующиеся развитием поверхност-

ных или подповерхностных дефектов. Полное описание эволюции долговечности металла на 

всех масштабных уровнях даѐт бифуркационная диаграмма, на которой представлен каскад 

усталостных кривых по масштабам эволюции, а также области бифуркационных переходов, 

для которых рассматривается бимодальное распределение усталостной долговечности (рису-

нок 3), на которое в т.ч. имеет влияние предыстория нагружения; 
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Рисунок 3 – Бифуркационная диаграмма усталости металлов  f eN  , построенная в соответствии с диа-

граммой растяжения  e   в терминах «эквивалентный уровень напряжения 
e » или «плотность энергии 

деформации dW dV ». Указаны области бифуркации 
wiq  при переходах к микро-  1 2w w  ,  

мезо-  2 3w w  и макромасштабным  3 4w w   уровням разрушения [19] 

 

- введено представление об эквивалентном уровне напряжения и плотности энергии 

деформации в описание поведение металлов при циклическом нагружении, что привело к 

рассмотрению каскада усталостных кривых в виде im

f e iN C  , где порядок i соответствует 

масштабному уровню: 1 – микро (или наноразмерный) уровень, отвечающий сверхмного-

цикловой усталости; 2 – мезомасштаб, отвечающий многоцикловой усталости; 3 – макро-

масштабный уровень, отвечающий малоцикловой усталости. 

- в области от 10
6
…10

7
 циклов нагружения может быть реализован переход к разруше-

нию металлов от поверхности под поверхность. Длительность нагружения до указанного пе-

рехода определяется асимметрией цикла, состоянием поверхности – наклѐпом, концентрато-

ром напряжения и условиями термообработки, в области от 10
6
…10

7
 контактная выносливо-

сти не зависит от состояния поверхности, при этом процессы обмена энергией металла с 

окружающей средой не определяют его долговечность. 

Таким образом, достоверное определение ресурса подшипника качения в условиях 

многофакторности вероятно слабо реализуемо расчѐтными способами, т. к. таковые должны 

учитывать в математических моделях значительное количество регулируемых факторов (бо-

лее сотни) с обратной связью. Наиболее достижимая цель – это создание технологии опреде-

ления ресурса подшипника качения на основе методов УЭИ, позволяющей получить более 

полное представление о долговечности подшипников. 

 

1 Модель нагружения тела качения (по Р. Д. Бейзельману) 

 

На подшипник действуют радиальная и осевая силы rF  и aF , определяющие величину 

нагрузки, воспринимаемую наиболее нагруженным телом качения maxQ  [1]. 



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

68 
 

Нагрузка, действующая на тело качения, в зависимости от его углового положения   

находится по формуле 2 [1]: 

 

   max

1
1 1 cos

2

m

Q Q 


 
   

 
, (2) 

 

где maxQ – нагрузка, воспринимаемая наиболее нагруженным телом качения;  – коэффици-

ент, зависящий от отношения радиальной силы к осевой силе;  – угловое положение тела 

качения; m – коэффициент, зависящий от вида контакта тела качения с дорожками качения. 

Максимальная нагрузка, действующая на наиболее нагруженное тело качения при вос-

приятии им радиальной и осевой сил [1]: 

 

max
( ) cos ( ) sin

ar

r a

FF
Q

J z J z   
 

   
, (3) 

 

где ( )rJ   и ( )aJ   – коэффициенты, зависящие от отношения радиальной силы rF  к осевой 

aF , определяемые по справочнику [1]; z – количество тел качения;  – угол контакта в под-

шипнике. 

При этом угол зоны нагружения подшипника находится по формуле [1]: 

 

 arccos 1 2 .    (4) 

 

Угол зоны нагружения для нормально нагруженных узлов меньше обычно на удвоен-

ную величину межроликового угла, что означает перераспределение нагрузки в пользу 

меньшего числа тел качения. 

Результаты анализа показывают, что за один оборот ротора пик нагрузки достигается 

единожды. Т. е. кинематические особенности организации движения подшипника с одной 

стороны обуславливают его пульсирующий характер нагрузки с одним пиком на оборот ро-

тора, а с другой стороны показывают ограничения, которые необходимо учесть, чтобы гра-

мотно ускорить процесс разрушения подшипника. 

 

2 Анализ долговечности элементов конусного роликового подшипника качения  

с точки зрения контактной выносливости 

 

При вращении внутреннего кольца с постоянной частотой вращения вn (об/мин) число 

напряжений в любой точке наружного (фиксированного) кольца определяется частотой 

1
. . .

60

 
 в

н н к z

n K z
f (где . . .н н кf  в Гц), а на внутреннем кольце – 2

. . .
60 360

в
н вн к z

n K z
f

 
  (где   – 

угол зоны нагружения тел качения в подшипнике) [1]. При этом фиксированная область по-

вторного нагружения максимальной силой на теле качения будет характеризоваться числом 

контактов 
. .н рf  много меньшим, чем число напряжений в любой точке наружного кольца  

( . . . . .н р н н к z
f f ). Это положение доказано ниже при анализе качения ролика по дорожке. 
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Анализ качения ролика по дорожке 

 

Определим, сколько площадок контакта ролика с наружным кольцом шириной 2b при-

ходится на всю длину окружности 
.окр рl  перекатывающегося (без проскальзывания) ролика: 

 

.

.
2

окр р

пл к

l
n

b
 , (5) 

 

где параметр b  определяется при заданных условиях нагружения (см. формулу (12) в разде-

ле 3). 

Количество касаний наружного кольца одной и той же точкой ролика за один оборот 

подшипника определяется по формуле: 

.

ср

к

окр р

l
n

l
 , (6) 

где 
срl  – длина дорожки качения наружного кольца на среднем диаметре. 

При этом необходимо определить число контактов подшипника (с каждым коль-

цом) 3K , определяющее момент, когда одна и та же точка на окружности ролика будет под-

вержена нагружению. 

Частота набегания тел качения z  в зону максимального нагружения на дорожке каче-

ния наружного кольца рассчитывается по формуле: 
 

1
. . .

60

в
н н к z

n K z
f

 
 , (7) 

где вn  – частота вращения вала, Гц; 1K  – кинематическое соотношение между элементами 

подшипника [1]. 

Под зоной контакта понимается площадка кS  (ширина контакта тела качения 2b , дли-

на равна длине ролика 
рl ). 

Проанализируем качение одного ролика в зоне контакта. Частота набегания одного ро-

лика в зону контакта (частота, с которой ролик касается одной и той же точки на дорожке 

качения наружного кольца в пределах зоны контакта): 
 

1
. . 1 60

в
н р z

n K
f




 . (8) 

 

При этом поскольку касание по длине окружности ролика 
.окр рl  на новых периодах обо-

рота происходит по различным точкам, то для расчѐта частоты повторных нагружений в 

фиксированной точке, общей для ролика и дорожки качения кольца, необходимо использо-

вать формулу: 

1
. .

3 60

в
н р

K n
f

K





. (9) 

 

Сравнить во сколько раз зона контакта дорожки наружного кольца чаще нагружается за 

одну секунду, чем фиксированная зона контакта ролика, можно по формуле: 
 

. . . 1 3
3

. . 1

.
н н к вz

н р в

f n K z K
z K

f n K

  
  


 (10) 
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Результаты расчѐта роликового конического подшипника 

 

Согласно ГОСТ 27365-87 для подшипника 1027307А: номинальный диаметр дорожки 

качения наружного кольца 58,861 ммE   , номинальный угол контакта дорожки качения 

наружного кольца 4 19'   , длина ролика 15,2 ммрl   (рисунок 4). 

 

 

Рисунок 4 – Основные размеры однорядных конических роликовых подшипников 

 

Величина нагрузки в контакте ролика с кольцами зависит от конструкции подшипника 

и от условий нагружения. На подшипник действуют радиальная и осевая силы 9,5 кНrF   и 

10,3 кНaF  . Для роликоподшипника 1027307А при заданных условиях нагружения вели-

чина нагрузки maxQ , действующей в зоне контакта ролика с наружным кольцом, составляет 

2,7 кН. 

Для подшипника с заданными параметрами 
. . . . . .н н к н вн кz z

f f  (т. е. 

1 2

2

360
в вn K z n K z


      ), т.е. число повторных напряжений (от всех тел качения z ), испы-

тываемых любой точкой внутреннего или наружного кольца, практически мало отличается 

(не более 3%) и поэтому может приниматься одинаковым. 

При этом целое число контактов подшипника (как с внутренним, так и с внешним 

кольцом) равно (1 3 )k , где k  – целое число, т. е. 3 4 5K    оборотов. Исходя из худшего 

сценария, когда контакт будет чаще, получаем, что каждые 4 оборота ротора одна и та же 

точка на окружности ролика, приходящаяся на зону максимальной нагрузки, будет подвер-

жена нагружению. 

В результате расчѐта частота набегания тел качения z  в зону контакта ролика и дорож-

ки наружного кольца . . . 183Гцн н к z
f  , внутреннего кольца . . . 190 Гцн вн к z

f  , а частота нагру-

жения фиксированной зоны кольца и ролика
. . 3 Гцн рf   . Т.е.

 
. . . . . .н н к н вн кz z

f f . В 60…65 раз за 

секунду зона контакта дорожки колец чаще нагружается, чем фиксированная зона контакта 

ролика площадью кS .  

Из чего следует вывод, что с точки зрения усталостной прочности в контакте тела и 

дорожки качения конического роликового подшипника самым слабым элементом бу-
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дет зона дорожки качения (обоих колец), испытывающая максимальное нагружение 

внешней силой. На ранних этапах развития усталостных дефектов оба кольца можно услов-

но считать равновероятно слабыми. На более поздних этапах в одном из колец дефекты оче-

видно будут развиваться быстрее. 

 

3 Расчѐт количества циклов нагружения 

 

Определение режимов ускоренных испытаний проводится на основании методики и 

данных из технических условий (технического задания), полученных при испытаниях на 

нормальных режимах или в эксплуатации. 

Зная силу, действующую на тело качения подшипника, контактную площадку тела и 

дорожки качения, возможно определить нормальные напряжения в зоне контакта [1]. Ис-

пользуя мгновенные значения силы iQ , действующей в пределах генераторного периода 

( 1 )ген ген
T f  на тело качения, и ширины полуоси площадки контакта ib , находится мгно-

венное значение нормального напряжения i  в зоне контакта тела и дорожки качения. Стоит 

учитывать, что тело качения подшипника находится в состоянии одновременного объѐмного 

сжатия и растяжения. 

Мгновенное значение нормального напряжения в зоне контакта тела и дорожки каче-

ния (наружное кольцо): 
 

2 i
i

i

Q

lb



 , (11) 

где l  – длина ролика. 

Мгновенное значение ширины полуоси площадки контакта: 
 

1 2
2 24 (1 ) (1 )i I II

i

I II

Q
b

l E E

 

 

    
   
   

, (12) 

 

где   – сумма кривизн соприкасающихся тел при линейном контакте ролика с наружным 

кольцом; I , II  – коэффициенты Пуассона для соприкасающихся тел; IE , IIE  – модули 

упругости для соприкасающихся тел.  

Сумма кривизн соприкасающихся тел при линейном контакте ролика с наружным 

кольцом: 

2

(1 )
в

ТD






 , (13) 

 

где тD  – диаметр ролика;  – вспомогательный коэффициент. 

Вспомогательный коэффициент: 
 

т

0

cos
D

d
  , (14) 

где 0d  – средний диаметр подшипника. 

При расчѐте параметров нагружения при УЭИ необходимо действующие напряжения с 

различными амплитудами преобразовать в напряжение одной амплитуды за период враще-

ния ротора согласно принципу суперпозиции суммирования напряжений с различной ампли-

тудой [26]. Тем самым определяется эквивалентное нормальное напряжение в зоне контакта 
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тела и дорожки качения при отнулевом положительном цикле нагружения. Также необходи-

мо учитывать, что максимальное мгновенное значение нормального напряжения  
maxi  не 

должно превышать предельного напряжения lim , при достижении которого нарушается ра-

ботоспособность подшипника. В результате получим систему для преобразования волн 

напряжений переменной амплитуды к среднему напряжению роторного цикла  а экв : 
 

  
 

2

01 2

max

2 ( )1
;

2 ( ), ,...,

.

кн
a  экв

n

i lim

Q
d

lb




 
    

 




 
 


 (15) 

 

Предельное напряжение lim  вычисляется при помощи значения предельной нагрузки 

uP , соответствующей пределу контактной выносливости для миллиона циклов нагружения 

limN  [1]: 

2
.и

lim

P

lb



  (16) 

 

Предельная нагрузка uP  для роликовых подшипников вычисляется по формуле [27]: 
 

0

9
u

C
P  , (17) 

 

где 0C – статическая грузоподъѐмность подшипника. 

Для преобразования эквивалентного нормального напряжения к симметричному циклу 

нагружения используется классическая формула [28]: 
 

  

 
2 2

a экв a экв

a экв k 

 
   , (18) 

 

где k – коэффициент концентрации напряжений для детали;  – коэффициент, характери-

зующий чувствительность материала к асимметрии цикла. 

Полученное значение эквивалентного нормального напряжения используется для рас-

чѐта эквивалентного количества циклов нагружения при ускоренных ресурсных испытаниях 

подшипника [28]:  

 max



 
  

 

m

н
у н

a экв

N N , (19) 

где нN – количество циклов нагружения при нормальных испытаниях;  max н
 – максималь-

ное контактное напряжение в зоне контакта тела и дорожки качения за один оборот подшип-

ника при постоянной нагрузке; a  экв  – эквивалентное нормальное напряжение при симмет-

ричном цикле нагружения при переменной нагрузке; m – показатель степени уравнения кри-

вой усталости материала. 

При прохождении ролика в области максимального нагружения (когда maxiQ Q ) в пре-

делах зоны контакта площадью кS  (с протяжѐнностью в пару сотен микрон) с точки зрения 

кинематических закономерностей и возможностей внешней генерирующей системы возмож-

но в такой зоне создать нагрузку лишь единожды – в момент пробегания ролика (с частотами 
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. . .н вн к z
f  и . . .н вн к z

f для соответствующих колец). Следующая волна нагружения придѐт соответ-

ственно со следующим роликом.  

Стоит отметить, что и возможности внешней генерирующей системы с частотой генf  

становятся ограниченными, если еѐ не синхронизировать с частотой набегания ролика в зону 

нагружения, что не представляется возможным на практике. 

Как показывают предварительные расчѐты, на оборотах приводного вала в пределах 

(1500...3000)n  об/мин в области максимального нагружения (когда maxiQ Q ) теоретически 

возможно в несколько раз увеличить количество волн напряжений, если перейти на генера-

торные системы с частотой 10 кГцгенf  . Известные генераторные механизмы, к сожале-

нию, сами становятся малоресурсным и нестабильным звеном на таких частотах. 

Ввиду того, что слабым элементом являются кольца в зоне maxQ , практичнее будет ана-

логичная зависимость, где вместо эквивалентного нормального напряжения a  экв за оборот 

используется максимальное в соответствующей области. Тогда, соответственно, получим, 

что 
у нN N  для случая равенства частот 

. . .ген н н к z
f f . 

Стоит отметить, что ввиду отсутствия достоверных расчѐтных методик по параметрам 

кривой предела контактной выносливости материала, остаѐтся лишь экспериментальным 

способом с привлечением диагностического комплекса определять долговечность подшип-

ников. 

Таким образом, возможно использовать приведѐнную методику определения эквива-

лентного количества циклов нагружения при ускоренных ресурсных испытаниях подшипни-

ка для проектного расчѐта. 

 

Заключение 

 

Классические низкочастотные методы ресурсных испытаний подшипников качения, 

основанные на многоцикловом нагружении в строго ограниченном диапазоне нагрузок, уже 

давно не удовлетворяют требованиям отрасли производства подшипников качения. Во-

первых, ввиду дороговизны организации испытаний и их длительности, а во-вторых, ввиду 

появления новых парадигм в области усталости металлов. 

Таким образом, для определения долговечности подшипника необходимо проводить 

ресурсные испытания. 

Современный метод на основе технологии УЭИ, развиваемый научной группой под ру-

ководством В. И. Санчугова, имеет ряд преимуществ ввиду ускоренного приведения к раз-

рушению за счѐт использования внешней генераторной системы, хотя количественная оцен-

ка эффективности этого метода и обоснование практической применимости в части подшип-

ников качения на данном этапе остаются не раскрытыми. 

Авторами в статье также приведено доказательство, объективно показывающее, что с 
точки зрения усталостной прочности в контакте тела и дорожки качения (на примере кони-

ческого роликового подшипника) наиболее слабым элементом будет зона дорожки качения 

(обоих колец), испытывающая максимальное нагружение внешней силой. Это положение 

упрощает подход к организации технологии УЭИ, но и одновременно требует ряда уточне-

ний, связанных с процессом распространения волн напряжений в поверхностных слоях до-

рожки качения кольца при высокочастотном нагружении. 

Адаптация и применение энергетических подходов и критериев разрушения металлов 

могут быть актуальными и в области ресурсных испытаний, чтобы дать ответы на постав-

ленные вопросы, но для этого необходимы дополнительные теоретические и эксперимен-

тальные исследования. 
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Цифровые технологии открывают новые горизонты в области пневмогидравлических приводов 

технологического оборудования. В статье рассматриваются ключевые проблемы и перспективы в 

данной сфере. Внедрение цифровых технологий позволяет значительно повысить эффективность 

и точность работы пневмогидравлических систем. Использование датчиков, микроконтроллеров 

и программного обеспечения обеспечивает более точный контроль над процессами, оптимизацию 

энергопотребления и предиктивное обслуживание. Для успешного внедрения цифровых технологий 

в работу пневмогидравлических систем используются современные методы анализа данных, 

математическое моделирование и алгоритмы машинного обучения. При этом особое внимание 

уделено анализу применения цифровых технологий в пневмогидравлических приводах современного 

технологического оборудования, а также выявлению ключевых технических проблем, с которыми 

сталкивается отрасль, и определению перспективных направлений развития. В работе были 

рассмотрены новые направления в проектировании пневмогидравлических приводов с акцентом на 

растущую потребность в интегрированных датчиках и других приборах контроля. Недавние 

достижения в проектировании и реализации пневмогидравлических приводов связаны с 

комбинированным управлением, подачей и возвратом потока жидкости для улучшения динамики и 

точности системы, а также чувствительности к нагрузке, при которой усилие нагрузки 

согласуется с давлением в приводе для повышения эффективности. Данный обзор детально 

описывает развивающиеся тенденции в исследованиях пневмогидравлических систем и даѐт общее 

представление о прогрессе, связанном с цифровизацией этих систем. Обсуждаются основы 

соответствующих сенсорных технологий и инновационные подходы к интеграции датчиков в 

гидравлические и пневматические системы. 
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Введение 

В эпоху стремительного развития технологий всѐ больше внимания уделяется внедре-

нию цифровых решений в традиционные механизмы, такие как пневмогидравлические при-

воды технологического оборудования. Однако многие специалисты сталкиваются с рядом 

проблем, связанных с недостатком информации и понимания особенностей этих инноваци-

онных систем. Данная статья призвана разъяснить эти аспекты и предложить новые пути ре-

шения. Одной из ключевых проблем является нехватка обобщѐнных данных о «цифровых» 

приводах. Большинство существующих исследований сосредоточено на отдельных аспектах, 

но не предоставляет полного обзора интеграции цифровых технологий в пневмогидравличе-

ские системы. Особенно интересным аспектом является концепция цифрового двойника – 

виртуальной модели, которая точно отражает физическое состояние и поведение оборудова-

ния. Хотя эта технология уже доказала свою эффективность в ряде отраслей, еѐ потенциал в 

области пневмогидравлических приводов остаѐтся недостаточно исследованным. В данной 

статье рассматривается возможность использования цифровых двойников для повышения 

эффективности работы и диагностики систем, что открывает новые перспективы для опти-

мизации производственных процессов. 

Обязательными элементами пневмогидравлического привода являются преобразова-

тель энергии сжатого газа в гидравлическую энергию капельной рабочей жидкости и испол-

нительный гидродвигатель. Источник пневматической энергии может входить в состав при-

вода (например, компрессор, баллон со сжатым газом). Однако, чаще используется маги-

стральный вариант данного привода, при котором используется сжатый газ, чаще всего воз-

дух, забираемый из общей для нескольких потребителей сети.  

Пневматические приводы имеют ряд несомненных достоинств, среди которых доступ-

ность и экологическая безопасность рабочего тела, а также использование в качестве источ-

ника энергии индустриальных сетей сжатого воздуха. К существенным недостаткам чисто 

пневматических приводов относят относительно небольшие развиваемые их двигателями 

усилия и практически полную невозможность точного позиционирования выходного звена. 

Кроме того, они имеют низкую жѐсткость нагрузочных характеристик, так называемую «по-

датливость», возникающую вследствие сжимаемости воздуха и особенно заметно проявля-

ющуюся при быстрых изменениях нагрузок. Эти недостатки накладывают некоторые огра-

ничения на возможность применения пневматических приводов. 

Гидравлические приводы способны развивать большие усилия и обеспечивать высокую 

точность позиционирования своих выходных звеньев, однако также имеют ряд недостатков. 

В некоторых случаях к их числу относят необходимость использования в составе привода 

гидравлической насосной станции, имеющей первичный двигатель, бак с запасом рабочей 

жидкости, а также системы кондиционирования рабочей жидкости. 

Идея создания пневмогидравлического привода как одной системы, включающей эле-

менты обоих этих видов привода, заключается в использовании гидравлического исполни-

тельного механизма со всеми его достоинствами, который обеспечивается рабочей жидко-

стью от пневмогидравлического преобразователя энергии, использующего для работы сеть 

сжатого воздуха. Исходной энергией в пневмогидравлических приводах является потенци-

альная энергия сжатого воздуха, получаемого из компрессорных установок. Пневмогидрав-

лические приводы являются весьма эффективным средством получения больших усилий вы-

ходного звена при использовании сжатого воздуха низкого давления цеховых магистралей 

(0,4…0,6 МПа) [1]. 

Несмотря на множество преимуществ пневмогидравлических систем, у них есть и 

определѐнные недостатки. Например, пневмогидравлические системы подвержены утечкам 

жидкости и чувствительны к изменениям температуры, которые могут повлиять на вязкость 
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гидравлической жидкости и работу системы в целом. Загрязнение может негативно сказаться 

на гидравлической жидкости и компонентах системы, что приводит к снижению эффектив-

ности, повышенному износу и повреждению критически важных элементов систем. Кроме 

того, во время работы пневмогидравлические системы могут создавать шум и вибрацию. 

Однако с помощью передовых технологий, таких как интеллектуальные датчики, интеграция 

с Интернетом вещей, электрогидравлические гибридные системы и системы рекуперации 

энергии, пневмогидравлические системы могут стать более надѐжными, энергоэффективны-

ми и экологичными, устраняя некоторые традиционные недостатки, связанные с гидравличе-

ской энергией. Сенсорные технологии играют решающую роль в мониторинге гидравличе-

ских клапанов и общей производительности системы. Интеграция датчиков обеспечивает 

данные в реальном времени, позволяя операторам контролировать, анализировать и оптими-

зировать работу гидравлических клапанов и систем. Эти технологии могут повысить надѐж-

ность системы, обеспечить прогнозное обслуживание, улучшить энергоэффективность и 

способствовать общей безопасности и эффективности работы. Внедрение этих инновацион-

ных решений позволяет значительно улучшить характеристики пневмогидравлических си-

стем, делая их более привлекательными для широкого спектра промышленных применений. 

Недавний прогресс в миниатюризации компонентов гидравлических и пневматических 

систем в сочетании с передовыми электронными технологиями привѐл к использованию 

гидравлических систем в новых и развивающихся областях, таких как биомедицинская ин-

женерия, робототехника для хирургии, а также вспомогательные и реабилитационные 

устройства. Сейчас наблюдается тенденция к цифровизации гидравлических систем, при ко-

торой традиционные подходы к управлению через механическую конструкцию могут быть 

заменены подходами на основе цифрового управления, позволяющими осуществлять более 

точное, эффективное и надѐжное управление системой, тем самым значительно повышая 

эффективность и надѐжность этих систем. Для достижения этой трансформации потребуют-

ся инновационные подходы в проектировании гидравлических систем и интеграция иннова-

ционных датчиков для обеспечения обратной связи в реальном времени для улучшения 

управления гидравлическими клапанами. Кроме того, цифровизация предоставит более по-

дробную оперативную информацию, связанную с производительностью и состоянием систе-

мы, что открывает возможности для снижения затрат на техническое обслуживание, ограни-

чения простоев оборудования и повышения энергоэффективности. 

Эта статья даѐт представление о состоянии текущих исследований и промышленных 

усилий в области цифровизации гидравлических систем с особым акцентом на применение 

сенсорных технологий к этим системам для использования улучшений в производительно-

сти. Поиск эффективных и инновационных стратегий использования цифровых датчиков 

увеличит объѐм информации, доступной операторам систем, что, в свою очередь, может 

быть использовано для более полного понимания рабочих процессов, улучшения конструк-

ции и, в конечном итоге, повышения эффективности машин в больших масштабах. 

 

История применение цифровых технологий в гидроприводах 

 

Типовой гидравлический привод технологического оборудования состоит из электро-

двигателя, выступающего в качестве первичного двигателя, гидравлического насоса, про-

порционального гидрораспределителя, гидравлического цилиндра, предохранительного кла-

пана и бака. Электродвигатель приводит в действие гидравлический насос для подачи жид-

кости под давлением из бака, предохранительный клапан используется для ограничения мак-

симального давления. Рабочая жидкость под давлением подаѐтся через пропорциональный 

гидрораспределитель в поршневую камеру гидравлического цилиндра. Расход жидкости 

определяется пропорциональным гидрораспределителем. Благодаря своей простоте, надѐж-
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ности и низкой стоимости системы с таким типом управления широко используются в гид-

равлических приводах. В последние десятилетия гидравлические распределители были усо-

вершенствованы от ручного или механического управления с обратной связью до цифрового 

электронного управления. Общие тенденции в развитии компонентов гидравлических систем 

сводятся к минимизации и компактности отдельных элементов, а также развитию интеллек-

туальных компонентов с возможностью самодиагностики и мониторинга состояния. Эти два 

процесса связаны, так как эти требования предъявляются и к элементам диагностики в пнев-

могидравлических приводах. 

Развитие этих тенденций начинается с появлением в 1960-х годах первых модульных 

компонентов гидравлических систем, когда инженерные решения стали требовать большей 

гибкости и эффективности. С развитием технологий и увеличением спроса на более сложные 

промышленные и строительные машины стало очевидно, что традиционные гидравлические 

системы не всегда могут удовлетворить эти требования. Модульные компоненты стали отве-

том на эту потребность, предлагая возможность лѐгкой замены и модификации элементов 

без необходимости полной переделки системы. Это не только ускорило процесс проектиро-

вания и сборки, но и значительно снизило затраты на обслуживание и ремонт. Кроме того, 

модульные гидравлические системы позволили инженерам экспериментировать с новыми 

конфигурациями и адаптировать оборудование под специфические задачи, что в итоге повы-

сило производительность и надѐжность техники. С появлением интегрированной электрони-

ки и цифровых технологий электрогидравлические клапаны могут управляться дистанцион-

но централизованным контроллером. Так в 1970-х годах стали появляться гидравлические 

клапаны для управления потоком и давлением в гидравлических системах с электронными 

переключателями и аналоговым электронным управлением. Распределительные клапаны, 

предохранительные клапаны и клапаны регулирования потока стали стандартными компо-

нентами. В 1980 году вышла первая редакция стандарта ISO4401, определяющего стандарт-

ные присоединительные размеры для модульных компонентов гидросистем, что можно счи-

тать прорывом в области унификации компонентов гидравлических и пневматических при-

водов. Передовые материалы и производственные технологии привели к разработке более 

эффективных и долговечных гидравлических клапанов в 1990-х годах. Гидравлические си-

стемы были усовершенствованы благодаря интеграции цифровых электронных систем 

управления и датчиков, что привело к повышению точности их работы. Это развитие озна-

меновало начало эры электрогидравлических систем. Пропорциональные и сервоклапаны 

стали более широко использоваться, что привело к повышению точности управления расхо-

дом и давлением рабочей жидкости [2]. Как и пропорциональный клапан, сервоклапан вы-

полняет задачу обеспечения непрерывного изменения расхода в зависимости от входного 

сигнала. Эта характеристика достигается благодаря наличию у серво-клапана подвижного 

золотника, который перемещается внутри втулки с прямоугольными отверстиями (щелями) 

или кольцевыми канавками на еѐ поверхности, что позволяет добиться точного изменения 

расхода в зависимости от положения золотника [3]. Одно из различий между серво-клапаном 

и пропорциональным клапаном заключается в перекрытии золотника в центральном поло-

жении. Перекрытие золотника в серво-клапанах обычно очень мало, часто составляет 1% хо-

да золотника или меньше [4], тогда как в пропорциональных клапанах обычно присутствуют 

большие перекрытия (более 5% хода золотника). Большое перекрытие приводит к значи-

тельной нелинейности, снижая точность управления, но позволяет производить пропорцио-

нальные клапаны с большими допусками. В 2010-х годах на разработку гидравлических кла-

панов повлияли интеллектуальные технологии и тенденции Индустрии 4.0. Появление Инду-

стрии 4.0 революционизировало производственный сектор, позволив интегрировать передо-

вые технологии для повышения производительности, эффективности и автоматизации. Од-

ной из таких технологий, привлекших значительное внимание, являются интеллектуальные 
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гидравлические системы [5]. Эти системы сочетают мощность гидравлики с интеллектуаль-

ными механизмами управления, прокладывая путь новой эре промышленной автоматизации. 

Интеграция интеллектуальных гидравлических систем является ключевой движущей тен-

денцией в Индустрии 4.0, предлагая множество преимуществ для производственного секто-

ра, а именно: 

 Повышенная эффективность и производительность: интеграция интеллектуальных 

гидравлических систем в производственные процессы может значительно повысить эффек-

тивность и производительность. Эти системы предлагают точный контроль над исполни-

тельными механизмами, позволяя точно управлять позиционированием, скоростью и регули-

ровкой силы. Такой уровень контроля обеспечивает выполнение производственных опера-

ций с высокой точностью, снижая количество ошибок и минимизируя отходы [6]. Кроме то-

го, интеллектуальные гидравлические системы могут оптимизировать потребление энергии 

путѐм настройки параметров на основе данных в реальном времени, что приводит к эконо-

мии затрат и повышению общей эффективности. 

 Мониторинг в реальном времени: интеллектуальные гидравлические системы позво-
ляют осуществлять мониторинг компонентов в реальном времени, предоставляя ценные дан-

ные об их производительности и состоянии [7]. Интегрируя датчики и системы сбора дан-

ных, эти системы могут собирать и анализировать данные о давлении, температуре, расходе 

и других важных параметрах. Эти данные могут использоваться для обнаружения аномалий, 

прогнозирования потенциальных отказов и планирования мероприятий по техническому об-

служиванию.  

 Гибкость и адаптивность: одним из ключевых преимуществ интеллектуальных гид-
равлических систем является их гибкость и адаптивность. Эти системы легко интегрируются 

в существующие производственные установки, позволяя осуществить бесшовную автомати-

зацию без необходимости в значительных модификациях [8]. Более того, интеллектуальные 

гидравлические системы могут адаптироваться к изменяющимся требованиям производства 

путѐм настройки таких параметров, как скорость, сила и положение. 

Термин «цифровая гидравлическая технология» был введѐн Матти Линьямой более де-

сяти лет назад. Тем не менее, определение Линьямы лишь частично охватывало ее характе-

ристики. Оно выделяло две особенности: дискретное управление и активное управление. 

Дискретное управление является неотъемлемой частью цифровой гидравлической техноло-

гии, так как оно использует дискретные цифровые сигналы для управления гидравлическими 

компонентами. С другой стороны, концепция активного управления лишь частично отражала 

суть цифровой гидравлической технологии, поскольку она не охватывала интеллектуальное 

управление. Только в 2020 году появилась стандартизированная формулировка, описываю-

щая цифровую гидравлическую технологию как систему, использующую модулированные, 

дискретные, цифровые сигналы для достижения как активного, так и интеллектуального 

управления выходом системы. Согласно этому определению, гидравлические компоненты, 

способные к дискретизации потока жидкости или управляющих сигналов, называют цифро-

выми гидравлическими компонентами, а гидравлические системы, состоящие из таких ком-

понентов, известны как цифровые гидравлические системы. Цифровые технологии в гидро-

приводах рассматриваются в работах [9-11]. 

В настоящее время растущее внимание к устойчивости и энергоэффективности ведѐт к 

разработке новых инновационных решений для гидравлических и пневматических клапанов. 

Интеграция искусственного интеллекта (ИИ) и машинного обучения в гидравлические си-

стемы может повысить надѐжность и улучшить производительность. Более того, достижения 

в материаловедении и трѐхмерной (3D) печати могут привести к созданию более лѐгких и 

долговечных гидравлических клапанов. Кроме того, использование баз данных и мониторин-
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га в реальном времени, наряду с передовыми сенсорными технологиями, улучшает диагно-

стику системы и возможность оперативного устранения неполадок. 

Наряду с разработкой новых технологий изготовления гидравлических и пневматиче-

ских клапанов, производственные процессы продолжают развиваться на основе новых воз-

можностей умного производства, слияния физического и виртуального миров, а также сбора 

и использования данных в рамках всѐ более взаимосвязанных и автоматизированных систем 

для интеллектуального производства. Для реализации данного подхода в гидравлических и 

пневматических системах ожидается, что в будущем клапаны и системы будут обладать 

функциями самообнаружения и диагностики неисправностей, таких как утечки рабочей жид-

кости через уплотнения в местах соединения трубопроводов, внутренние и внешние утечки 

рабочей жидкости в гидроцилиндрах, пробои электрических подключений клапанно-

распределительной аппаратуры и датчиков и их комбинации. Для внедрения этих функций 

необходимо использовать датчики для получения информации о состоянии клапана и систе-

мы, такой как расход, давление, перемещение/положение и температура. Измерение давле-

ния в гидравлических системах обычно включает механические и электрические датчики 

давления.  

Электрические датчики давления преобразуют давление в электрические сигналы с по-

мощью пьезоэлектрических материалов, пьезорезистивных материалов, конденсаторов и ин-

дуктивных катушек. Для гидравлических систем также недавно были разработаны волокон-

но-оптические датчики давления благодаря их компактным размерам, высокой чувствитель-

ности, хорошей защите от электромагнитных помех и коррозии, а также простоте распреде-

ления. Расходомер измеряет объѐм жидкости, проходящей через фиксированную точку тру-

бы. Распространѐнные механизмы измерения расхода в гидравлических и пневматических 

системах включают электромагнитный, турбинный, кориолисовый, тепловой, дифференци-

ального давления (диафрагменный), вихревой и ультразвуковой. Также для измерения рас-

хода используются пьезоэлектрические датчики, многоэлектродные датчики проводимости, 

трибоэлектрические плѐнки, а также роторные и датчики Холла [12]. Однако эти устройства 

измерения расхода чувствительны к электромагнитным помехам и сложно адаптируются к 

суровым условиям. Для решения этих проблем волоконно-оптические датчики также исполь-

зуются для измерения расхода в экстремальных условиях, таких как низкая температура и 

сильные электромагнитные помехи. Датчик перемещения измеряет расстояние между объек-

том и опорным положением линейного перемещения, угла поворота или 3D-пространства 

[13]. Распространѐнные типы датчиков перемещения включают ѐмкостные датчики переме-

щения, датчики на основе вихревых токов, датчики Холла, индуктивные датчики, линейные 

дифференциальные трансформаторы, оптические датчики перемещения и ультразвуковые 

датчики перемещения. Для достижения компактных размеров, низкой стоимости и высокого 

разрешения были разработаны микроэлектромеханические акселерометры для измерения 

линейного положения и угла в гидравлических и пневматических системах.  

Датчики для гидравлических клапанов и систем обычно устанавливаются снаружи и 

требуют использования специальных соединителей или кронштейнов, что приводит к допол-

нительным затратам и увеличению размера устройства. Имеется тенденция к проведению 

работ по минимизации и интеграции датчиков в гидравлические клапаны для достижения 

минимальных размеров. Некоторые переменные состояния, такие как расход и перемещение, 

трудно измерить с помощью интегрированных датчиков из-за механизмов измерения, ис-

пользуемых в обычных гидравлических расходомерах и датчиках перемещения, так что их 

нелегко напрямую интегрировать в гидравлические клапаны. Однако состояния клапанов 

можно косвенно оценить, используя информацию от других, более доступных к отслежива-

нию переменных состояния. Например, перемещение золотника клапана можно рассчитать 

по току, напряжению или индуктивности катушки. Такой метод может уменьшить количе-
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ство необходимых датчиков и пространство для установки. Это может дополнительно ис-

пользоваться для получения всесторонней информации о состоянии системы. Сочетая техно-

логии измерения с косвенным подходом оценки для мониторинга производительности и ана-

лиза неисправностей, можно реализовать точное и интеллектуальное управление гидравли-

ческими и пневматическими клапанами и системами. Цифровые технологии в пневмогид-

равлических приводах технологического оборудования представляют собой не только вызов, 

но и огромные перспективы для развития. Современные цифровые системы управления поз-

воляют значительно повысить точность и эффективность работы приводов, что критически 

важно для высокотехнологичных производственных процессов. Однако внедрение цифровых 

технологий сопряжено с рядом проблем, среди которых можно выделить необходимость в 

значительных инвестициях в оборудование и обучение персонала, а также вопросы кибер-

безопасности. Тем не менее, преимущества, такие как возможность дистанционного монито-

ринга и управления, предиктивная аналитика для предупреждения сбоев, а также интеграция 

с другими системами предприятия, делают цифровизацию неизбежным шагом вперед. Пер-

спективы использования цифровых технологий в данной области включают в себя развитие 

более интеллектуальных систем управления, которые смогут адаптироваться к изменяющим-

ся условиям работы и самостоятельно оптимизировать процессы.  

 

Концепция цифрового двойника пневмогидравлического привода 

 

Цифровой двойник (ЦД) пневмогидравлического привода – это виртуальная модель 

или дубликат реального пневмогидравлического привода, созданный с использованием циф-

ровых технологий и данных. Он представляет собой точное или приближенное отображение 

физических характеристик и поведения гидросистемы в цифровой форме. На текущий мо-

мент из-за большого разнообразия определений в научных работах и стандартах видно, что в 

отрасли ещѐ не сложилось единое понятие для цифрового двойника, не определены базовые 

свойства и компоненты ЦД. В силу исторического происхождения большинство приведѐн-

ных понятий ЦД рассматривает в качестве реальной системы жизненный цикл продукта, од-

нако ряд исследователей [14, 15] подчеркивают необходимость рассматривать и определять 

свойства, состояние и поведение реального объекта. 

Цифровой двойник пневмогидравлического привода может быть создан с помощью 

различных методов, таких как математическое моделирование, компьютерная симуляция и 

сбор данных с реального гидравлического привода. Он включает в себя информацию о гео-

метрии, материалах, компонентах и параметрах работы гидравлического привода. Одним из 

преимуществ использования цифрового двойника гидравлического привода является воз-

можность проведения виртуальных испытаний и оптимизации еѐ работы до физической реа-

лизации. Это позволяет сократить время и затраты на разработку и испытания гидравличе-

ского привода, а также улучшить еѐ производительность и надѐжность. Кроме того, цифро-

вой двойник гидравлического привода может использоваться для мониторинга и диагности-

ки реального гидравлического привода в режиме реального времени [16-18]. Он позволяет 

отслеживать состояние и работу гидросистемы, выявлять потенциальные проблемы и 

предотвращать возможные отказы или поломки. Применение цифровых двойников гидрав-

лического привода может значительно улучшить эффективность и надѐжность работы гид-

росистемы, а также снизить потенциальные риски и затраты [19-22]. Таким образом, цифро-

вой двойник гидравлического привода позволяет создать виртуальное представление реаль-

ного гидравлического привода, обеспечивая возможность оптимизации еѐ работы и предот-

вращения проблем до физической реализации [23–25]. 

Из-за герметичности и конструктивных особенностей гидравлического и пневматиче-

ского оборудования проверить и спрогнозировать его неисправности, как правило, сложно. 



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

85 
 

Распространѐнные методы диагностики неисправностей и обслуживания пневмогидравличе-

ских приводов можно разделить на два типа: анализ режимов работы на основе математиче-

ской модели и алгоритм машинного обучения на основе искусственного интеллекта. Рас-

смотрим модель цифрового двойника пневмогидравлического привода на основе математи-

ческой модели. 

 

Составление модели цифрового двойника пневмогидравлического привода 

 

Предлагаемая схема физической модели системы, представленная на рисунке 1, вклю-

чает в себя пневмогидравлический мультипликатор давления, электро-пневматический пре-

образователь давления, датчики и блок управления. В качестве исполнительного механизма 

для преобразования гидравлической энергии в механическую используется гидроцилиндр. 

Создаваемая сила измеряется непосредственно датчиком силы. Датчики давления установле-

ны как на полостях гидроцилиндра, так и на полостях пневматической части пневмогидрав-

лического мультипликатора давления. Перемещение штока гидроцилиндра измеряется дат-

чиком положения. Целью интеллектуального пневмогидравлического привода является кон-

троль и саморегулирование усилия исполнительного гидроцилиндра для предотвращения 

разрушения и создания необходимого алгоритма работы, которые можно определить путѐм 

мониторинга усилия или с помощью машинного зрения. 

 

 
Рисунок 1 – Схема пневмогидравлического привода с возможностью удалѐнной диспетчеризации: 

ЭПП – электропневматический преобразователь давления; Р1, Р2 – пневматические распределители;  

ПГМД – пневмогидравлический мультипликатор давления; ПГВ1, ПГВ2 – пневмогидравлические вытеснители; 

Ц – гидроцилиндр; М – манометр. 

Задающий сигнал подается таким образом, чтобы обеспечить постоянное давление в 

поршневой полости гидроцилиндра. Алгоритм контролирует работу пневмогидравлического 

мультипликатора давления и обеспечивает минимальное энергопотребление. Цифровой 

двойник в фоновом режиме параллельно оценивает возможные нештатные ситуации, позво-

ляя системе управления корректировать параметры на основе полученных вычислений. 

Цифровой двойник пневмогидравлического привода представляет собой комплексное моде-
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лирование масштабированной физической модели с помощью симуляции, определяющей еѐ 

функционирование с помощью коэффициента вероятности.  

Задаваемые параметры для модели цифрового двойника пневмогидравлического при-

вода: 

 Диаметр поршня пневматической части мультипликатора (мм); 

 Диаметр поршня гидравлической части мультипликатора, штока 
пневматической части мультипликатора (мм); 

 Диаметры трубопроводов (мм); 

 Диаметр поршня пневмогидравлических вытеснителей ПГВ1, ПГВ2  (мм); 

 Диаметр поршня исполнительного гидроцилиндра (мм); 

 Диаметр штока исполнительного гидроцилиндра (мм); 

 Условные проходы (Cv) пневмораспределителей Р1, Р2; 

 Давление в пневматической магистрали (бар). 
Настраиваемые параметры (которые задаются изначально, но возможно корректировать 

в процессе работы): 

 Давление, настраиваемое электропневматическим преобразователем (бар). 
Отслеживаемые параметры: 

 Давление на каждом участке трубопроводов (бар); 

 Положение поршня исполнительного гидроцилиндра (мм); 

 Усилие на штоке исполнительного гидроцилиндра (Н). 

Выходные параметры исполнительного гидроцилиндра могут изменяться за счѐт изме-

нения нагрузки на исполнительном цилиндре, за счѐт износа исполнительного цилиндра и 

возрастающих утечек, за счѐт нерастворѐнного воздуха в гидравлической части пневмогид-

равлического привода, за счѐт изменения вязкости рабочей жидкости. В облачное хранилище 

помещаются все задаваемые и отслеживаемые данные. 

Данные от датчиков и история операций собираются и передаются через интерфейс, 

виртуальная цифровая модель объединяет несколько субъектов, определяет физические зна-

чения и обеспечивает прогнозирование работы привода с определѐнной степенью достовер-

ности. Таким образом, выявляются отклонения в системе, проводится настройка параметров 

привода в режиме реального времени и анализируется поведение системы. Взаимодействие 

между физической и виртуальной моделями происходит через цифровой интерфейс. Все 

цифровые датчики реализованы в системе в сочетании с логическими операциями. При 

необходимости виртуальные датчики используются для мониторинга дополнительных пара-

метров, которые недоступны в реальной модели. Датчики фиксируют характеристики реаль-

ной системы, поэтому получение аналоговых значений с датчиком должно быть таким, что-

бы алгоритмы информационной сети могли спрогнозировать поведение рассматриваемого 

привода. Смоделированные данные, собранные в цифровой модели, используются искус-

ственным интеллектом, который на основе алгоритма управления производит окончатель-

ную коррекцию и калибровку входного задающего сигнала. Автономная система способна к 

самообнаружению, самоадаптации, самоорганизации и саморешению. Ответственность ис-

кусственного интеллекта заключается в определении и контроле параметров пневмогидрав-

лического привода. Цифровой двойник – это мощный инструмент, который позволяет реали-

зовать искусственный интеллект в любом гидравлическом приводе и обеспечивает возмож-

ность его настройки, диагностики и прогнозирования неисправностей. Виртуальная модель 

отражает состояние физической модели в реальном мире, что упрощает прогнозирование не-

исправностей и позволяет подобрать такие параметры управления, которые способствуют 

повышению производительности системы. Так, в [26] рассматривается методика создания 

цифрового двойника кривошипного пресса для кузнечно-штамповочного производства. Эле-
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менты концепции цифрового двойника гидравлического привода рассматриваются в [27]. 

Обзор методов контроля состояния гидравлических приводов приведѐн в [28-30]. Однако 

данные работы не учитывают особенности рабочих процессов пневмогидравлических приво-

дов. Актуальность развития цифровых технологий подтверждается формированием государ-

ственной политики по поддержке развития новых производственных технологий [31]. Разви-

тие цифровых технологий в гидравлических и пневматических приводах предоставляет зна-

чительное преимущество для промышленной автоматизации в производственном секторе. 

Точное управление, высокая мощность и интеллектуальные алгоритмы способствуют улуч-

шению производительности, повышению продуктивности и эффективности. Эти системы 

обеспечивают точное управление и высокую мощность, что делает их подходящими для ши-

рокого спектра применений. Интеграция интеллектуальных алгоритмов управления позволя-

ет проводить мониторинг и регулирование в реальном времени, что ведѐт к повышению эф-

фективности и сокращению простоев. Кроме того, интеллектуальные гидравлические систе-

мы предлагают улучшенные функции безопасности, такие как обнаружение неисправностей 

и механизмы аварийного отключения, что обеспечивает безопасность работников и предот-

вращает несчастные случаи. Для оптимизации работы системы также рекомендуется посто-

янный мониторинг и анализ данных. Применяя интеллектуальные гидравлические системы, 

производственные секторы могут достичь более высокой эффективности, продуктивности и 

конкурентоспособности в сегодняшнем динамичном рынке.  

 

Заключение 

В статье рассматриваются новые направления в проектировании гидравлических и 

пневматических систем. Улучшенные характеристики, управление и энергоэффективность 

всѐ чаще обеспечиваются цифровыми гидравлическими технологиями, использующими кла-

паны, насосы, гидроаккумуляторы и гидроцилиндры для активного управления выходными 

параметрами системы. Цифровые блоки управления потоком повышают устойчивость и от-

казоустойчивость системы, но приводят к небольшому снижению производительности при 

возникновении ошибки. Эти технологии могут быть реализованы с помощью концепции 

цифрового двойника пневматического или гидравлического привода, предоставляющего ин-

формацию о состоянии системы в режиме реального времени. Кроме того, они позволяют 

улучшить обнаружение и диагностику неисправностей и общий мониторинг производитель-

ности. В настоящий момент ведутся работы по созданию и практическому применению мо-

дели цифрового двойника пневмогидравлического привода. Результаты работы планируются 

в последующих публикациях. 
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Digital technologies are opening new horizons in the field of pneumohydraulic drives for technological 

equipment. This article examines the key issues and prospects in this area. The implementation of digital 

technologies significantly enhances the efficiency and accuracy of pneumohydraulic systems. The use of 

sensors, microcontrollers, and software provides more precise control over processes, energy 

consumption optimisation, and predictive maintenance. Digitalisation of pneumohydraulic drives is an 

inevitable step in the development of technological equipment, offering new opportunities for industry 

and innovation. Modern methods of data analysis, mathematical modelling, and machine learning 

algorithms are used for a successful implementation of this approach. Particular attention is paid to 

analyzing the application of digital technologies in pneumohydraulic drives of modern technological 

equipment, identifying key challenges faced by the industry, and determining promising development 

directions. The study considers new directions in the design of pneumohydraulic drives with a focus on 

the growing need for integrated sensors and other control devices. Recent advances in the design and 

implementation of pneumohydraulic drives relate to combined control of fluid flow supply and return to 

improve system dynamics, accuracy, and load sensitivity, where load effort is matched with drive 

pressure to increase efficiency. This review provides a detailed description of emerging trends in 

pneumohydraulic system research and gives an overall view of progress related to the digitalization of 

these systems. The basics of relevant sensor technologies and innovative approaches to integrating 

sensors into hydraulic and pneumatic systems are discussed. 
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Рассматривается динамика углового движения наноспутника с подвижным модулем, скользящим 

на рельсовой платформе относительно главного тела. Траекторное движение центра масс 

наноспутника рассматривается как движение по круговой орбите. Скольжение подвижного 

модуля в поперечном направлении меняет расположение центра масс и величины моментов 

инерции системы. Предполагается, что скольжение модуля происходит в присутствии сил 

трения, а также может выполняться в соответствии с выбранными законами управления. 

Наличие внутреннего трения позволяет осуществлять диссипацию кинетической энергии, а 

взаимодействие с внешним полем гравитации обеспечивает сброс кинетического момента, что 

позволяет наноспутнику осуществлять переход в положение устойчивого гравитационного 

равновесия в орбитальной системе координат. Управление положением модуля увеличивает 

темпы перехода в положение гравитационного равновесия. 
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Введение 

 

Динамика углового движения спутников и космических аппаратов в центральном гра-

витационном поле является одной из важных проблем механики космического полѐта [1–3]. 

В настоящей работе рассматривается динамика углового движения наноспутника с одним 

подвижным модулем, скользящим на рельсовой платформе относительно главного тела. 

Траекторное движение центра масс наноспутника будем рассматривать как движение 

по круговой орбите. Орбиты, исследуемые в статье, относятся к классу LEO|VLEO, который 

приобретает в последнее время особую актуальность, в т.ч. в проектах коммерческих фирм, 
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например Skeyeon, Albedo, EOI Space, Thales Alenia Space и др. Подобные орбиты имеют вы-

соты от 100 до 350 км.  

Скольжение подвижного модуля относительно главного тела спутника происходит в 

поперечном направлении (рисунок 1), что меняет расположение центра масс и величины мо-

ментов инерции системы. Предполагается, что скольжение модуля происходит в присут-

ствии сил трения, а также может выполняться в соответствии с выбранными законами 

управления. Наличие внутреннего трения в рельсовой платформе, возникающего при линей-

ном перемещении подвижного модуля, позволяет осуществлять диссипацию кинетической 

энергии, а момент гравитационных сил будет стремиться перевести наноспутник в положе-

ние гравитационного равновесия в орбитальной системе координат [2–5]. Более того, управ-

ление положением модуля позволяет увеличивать темпы перехода в положение гравитаци-

онного равновесия.  

Стоит отметить, что внутренняя диссипация энергии может осуществляться различны-

ми способами, например с помощью гравитационных демпферов в классической (модель 

М. А. Лаврентьева) [6, 7] или обобщѐнной [3–5] форме. Также для выполнения сброса кине-

тической энергии и кинетического момента могут использоваться иные подходы и устрой-

ства, основанные на взаимодействии с геомагнитным полем [8, 9], использующие внутреннее 

жидкостное наполнение (торовые кольца с вязкой жидкостью) [10, 11], а также содержащие 

внутренние маятниковые системы с демпфированием [12, 13]. В настоящей статье диссипа-

ция энергии, как уже отмечено, осуществляется посредством инициации внутреннего трения 

в рельсовой платформе при относительном перемещении подвижного модуля по ней – по-

добный подход, во-первых, характеризуется новизной и, во-вторых, позволяет использовать 

относительную подвижность элементов спутника для управления его угловым движением в 

связи с возникающей возможностью управляемого изменения положения центра масс систе-

мы и еѐ моментов инерции. Другими словами, имеющаяся подвижность модуля может ис-

пользоваться как для диссипации кинетической энергии, так и для осуществления управле-

ния угловым движением. 

В рассматриваемом случае наноспутник состоит из двух частей (рисунок 1), одна из ко-

торых является основным телом-носителем (тело №1), а вторая – подвижным модулем (тело 

№2), скользящим по рельсовой платформе (элемент №3) в поперечном направлении относи-

тельно основного тела. Диссипация энергии в этом случае происходит за счѐт внутреннего 

трения в рельсовой платформе, причѐм в рамках решаемой задачи используется модель жид-

костного трения, предполагающего пропорциональность величины силы трения от скорости 

относительного движения модуля по рельсовой платформе. Стоит отметить, что также воз-

можен учѐт эффектов сухого трения, однако в настоящем исследовании этот аспект не изу-

чается. Переход в положение гравитационного равновесия происходит, таким образом, под 

действием сил центрального поля тяготения при наличии диссипации кинетической энергии 

в системе. Действие внешнего гравитационного поля позволяет сбросить кинетический мо-

мент системы, а внутреннее трение обеспечивает диссипацию энергии. Совместное действие 

этих факторов в итоге приводит к постепенному переходу наноспутника в гравитационное 

положение равновесия с полным затуханием пространственных колебаний относительно не-

го. Как результат, спутник займѐт свое устойчивое положение в орбитальной системе коор-

динат в соответствии с принципом гравитационной стабилизации [1], когда ось наибольшего 

момента инерции выйдет на нормаль к плоскости орбиты, ось наименьшего момента инер-

ции совместится с направлением на притягивающий центр, а средняя ось инерции окажется 

направленной вдоль касательной к орбите (рисунок 2). 
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а б 

Рисунок 1 – Наноспутник с подвижным модулем на рельсовой платформе 

 (CXYZ – связанная с основным модулем система координат с началом в центре масс наноспутника С): 

а – общий вид; б – вид с поперечным смещением подвижного модуля вдоль рельсовой платформы 

 

 

1 Математическая модель углового движения наноспутника 

 

Для получения динамических уравнений движения составного наноспутника 

воспользуемся теоремой об изменении кинетического момента: 
 

g

dK
K M

dt
   , (1) 

 

где K – кинетический момент наноспутника,   – абсолютная угловая скорость 

наноспутника, 
gM  – гравитационный момент сил, действующий на наноспутник. Поскольку 

модвижный модуль совершает линейное смещение относительно тела-носителя, то в 

кинетическом моменте необходимо учитывать моменты количеств движения центров масс 

тела-носителя и подвижного модуля относительно общего центра масс: 
 

2

1

;i i i i i i

i

K I mV R V R 


     , (2) 

 

где i – индекс модуля наноспутника (1 – тело-носитель, 2 – подвижный модуль), 
im  – масса 

модуля i , 
iR  – радиус-вектор центра масс тела i  от общего центра масс системы, 

iV  – 

линейная скорость центра масс тела i относительно общего центра масс, 
iI  – собственный 

центральный главный тензор инерции модуля i : 
 

[ , , ]i i i iI diag A B C , (3) 
 

где , ,i i iA B C – главные центральные моменты инеции модуля i . 

Вектор 
iR  вычисляется в зависимости от выбранной оси, по которой может совершать 

движение подвижный модуль, т. к. рельсовую систему можно расположить как вдоль оси X, 

так и вдоль оси Y (оба случая будут рассмотрены ниже). Для записи выражения для 
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гравитационного момента сил необходимо знать направление на притягивающий центр, 

поэтому в этих интересах вводится матрица перехода   в орбитальную систему координат 

CXOYOZO (рисунок 2) из связанной системы координат CXYZ (матрица является 

ортогональной и, следовательно, обратная к ней может получена путѐм транспонирования): 
 

1 1 1

2 2 2

3 3 3

  

  

  

 
 

 
 
  

, (4) 

 

где , ,i i i    – направляющие косинусы осей орбитальной системы координат по отношению 

к осям связанной системы координат. 

 

 
Рисунок 2 – Орбитальная система координат и расположение в ней твѐрдого тела  

в положении устойчивого гравитационного равновесия [1] 

 

Запишем орты осей орбитальной системы координат в проекциях на оси связанной 

системы координат, выражающихся через направляющие косинусы – элементы  

матрицы Θ: 
 

     1 2 3 1 2 3 1 2 3, , ; , , ; , , .
T T T

n re e e             (5) 

 

С учѐтом того, что подвижный модуль совершает лишь линейные перемещения 

относительно главного модуля, не выполняя никаких относительных угловых перемещений, 

угловая скорость тел-модулей будет одной и той же   , , ,
T

OXYZ
p q r   а угловое 

расположение главного тела и подвижного модуля в орбитальных осях будет определяться 

единым образом посредством направляющих косинусов (5). В этом случае можно записать 

векторное выражение для суммарного гравитационного момента сил, действующего на 

модули наноспутника, в следующем виде [1]: 
 

 2

0 1 23 ,g r r r r r rM e I e e I e e Je       (6) 

 

где 
0  – угловая орбитальная скорость центра масс спутника при движении по круговой 

орбите, J – центральный тензор инерции «гравитационной гантели», образованной двумя 

материальными точками центров масс модулей (главного и подвижного). Тензор 
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гравитационной гантели аналогично 
iR  вычисляется в зависимости от выбра оси 

перемещения подвижного модуля (X или Y), поэтому конкретные его значения будут 

приведены ниже в соответствующих случаях рассмотрения движения.  

Для того чтобы система уравнений, описывающих движение нансопутника, стала 
замкнутой к динамическим уравнениям (1), необходимо добавить кинематические 

уравнения, записанные для направляющих косинусов осей орбитальной системы координат, 

а также уравнения, описывающие движение подвижного модуля относительно тела-

носителя.  

Запишем кинематические уравнения с учѐтом орбитального движения центра масс по 

круговой орбите с угловой скоростью ω0 [1]: 
 

0

0

;

;

.

r
r

n
n

r

de
e e

dt

de
e

dt

de
e e

dt






 



 


  




 



  


 (7) 

 

Для определения уравнения, описывающего движение подвижного модуля 

относительно тела-носителя, воспользуемся уравнением Лагранжа второго рода:  
 

,c

d T T
Q F

dt


 

 
  

 
 (8) 

 

где Qδ – есть обобщѐнная сила, действующая по линейной координате смещения модуля δ, а 

cF  – есть управляющая сила, создаваемая системой управления в линейном виде по 

коорднате и скорости смещения модуля: 
 

1 2c c cF k k    , (9) 

 

где 1ck  – коэффициент усиления по каналу скорости модуля, 2ck  – коэффициент усиления по 

каналу координаты модуля. Отметим здесь, что ниже будут рассмотрены два случая переме-
щения модуля, когда в качестве координаты δ будет использоваться поперечная координата 

X, либо Y. 

Выражения (1), (7) и (8) полностью описывают динамику и кинематику составного 

наноспутника с подвижным модулем на рельсовой платформе. 

Для оценки устойчивости и самого алгоритма, и положения итогового гравитационного 

равновесия можно использовать идеологию функции Ляпунова. Для этого введѐм так назы-

ваемую относительную (относительно орбитальной системы координат) угловую скорость: 
 

0 .ne     (10) 
 

Для построения функции Ляпунова можно использовать интеграл В. В. Белецкого [1]: 
 

2 2

0 0

1
3

2
С r С r n С nV I e I e e I e              , (11) 

 

где 1 2СI I I J    – есть момент инерции «замороженной монотельной системы» относи-

тельно общего центра масс в предположении неподвижности модуля. В случае использова-
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ния первого интеграла (11) при моделировании реальной системы с движущимся модулем 

при наличии трения и управления, конечно же, будет иметь место нарушение консерватив-

ности системы, и интеграл не будет сохраняться, однако квадратическая форма этого выра-

жения позволит применить еѐ в качестве функции Ляпунова. Как видно из (11), функция V 

является скалярной функцией переменных  
(1,2,3)

, , , ,i i j
p q r  


. Важным путѐм понижения 

размерности функции является использование следующих очевидных свойств направляю-

щих косинусов: 
 

2 2 2

3 1 2

2 2 2

2 1 3

1 ;

1 .

  

  

   


  
 (12) 

 

При подстановке (12) в функцию V мы исключим переменные  3 2,  , а для придания 

свойств положительно-определѐнной функции можно вычесть из выражения скаляр, равный 

еѐ величине в нулевых значениях переменных. Таким образом, можно ввести следующую 

функцию Ляпунова, которая будет описывать главные свойства устойчивости системы и ис-

пользуемого управления в основных аспектах: 
 

   1 3 1 2L , , , , , , V V 0 .p q r        (13) 

 

Далее поставленная задача будет состоять в проведении численного моделирования 

динамики и оценки сравнительной эффективности перехода в положение гравитационного 

равновесия в двух случаях реализации относительного смещения подвижного модуля: по оси 

X (когда модуль перемещается в плоскости, ортогональной оси наибольшего момента инер-

ции системы) и по оси Y (когда модуль перемещается в плоскости, ортогональной оси сред-

него момента инерции). 

 

2 Численное моделирование динамики движения  

 

Проведѐм численное моделирование углового движения наноспутника с подвижным 

модулем в двух случаях при одинаковых начальных условиях (таблица 1).  

 
Таблица 1 – Начальные условия 

Параметр Единицы измерения Значение 

p  рад/с 0,0012 

q  рад/с 0,001 

r  рад/с -0,0025 

2 3   рад 0 

1 3   рад 0 

1 2   рад 0 

1 2 3     рад 1 

ω0 рад/с 0,0012 

высота орбиты км 170 

 

Численное моделирование будем проводить в известной системе символьной алгебры 

«Maple» на основе дифференциальных уравнений (1), (7) и (8) путѐм численного интегриро-

вания методом Розенброка, учитывающего переменную жѐсткость дифференциальной си-

стемы в смысле автоматической оценки величин собственных чисел якобиана правых частей 
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в текущей точке интегрирования. Отметим здесь, что соответствующие скалярные уравнения 

система «Maple» формирует автоматически из векторных уравнений (1), (7) и (8), что допол-

нительно гарантирует корректность построения математической модели. Первый случай бу-

дет соответствовать движению при перемещениях подвижного модуля по рельсовой плат-

форме, установленной вдоль оси X, соответствующей средней оси эллипсоида инерции (таб-

лица 2). Второй случай моделирования будет проводиться для схемы перемещения подвиж-

ного модуля вдоль оси Y, соответствующей оси наибольшего момента инерции (таблица 2). 

 
Таблица 2 – Параметры системы 

Параметр Ед. измерения Значение 

1A  2кг м  0,0045 

1B  2кг м  0,0055 

1C  2кг м  0,0035 

2A  2кг м  0,0025 

2B  2кг м  0,0035 

2C  2кг м  0,0015 

1m  кг  2 

2m  кг  1 

1k  кг с  0,0015 

2ck  2кг с  0,000003 

l м  0,14 

z  м  0,04 

 

2.1 Случай перемещения подвижного модуля вдоль оси X 

 

Рассмотрим случай, когда подвижный модуль скользит с трением по рельсовой плат-

форме, установленной вдоль оси X. В этом случае уравнение (8) запишется следующим кон-

кретизированным образом: 

 

; .X X Xg с

d T T
Q Q Q F

dt x x

 
   

 
 (14) 

 

Обобщѐнная сила 
XgQ  определится из анализа элементарной работы активных сил и 

моментов сил, способных с учѐтом наложенных связей (рельсовая платформа) осуществлять 

относительные смещения подвижного модуля при формальной фиксации положения основ-

ного твѐрдого тела. Так как наложенные связи разрешают перемещаться модулю, всегда 

оставаясь в плоскости XZ, то в линейном приближении бесконечно малое линейное смеще-

ние модуля (dx) можно рассмотреть как результат бесконечно малого углового смещения во-

круг центра масс подвижного модуля (дуга dψ) под действием Y-вой проекции гравитацион-

ного момента сил. В этом случае можно вычислить следующую элементарную работу мо-

мента гравитационных сил и сил трения на бесконечно малом перемещении dx: 

 

2
2 ,Y

x Y

M
dA M d xdx x dx

z
  

 
    

 
 (15) 
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где 2YM  – есть Y-вая проекция момента гравитационных сил, действующих на модуль 

2

2 0 23 ,r rM e I e   ν – коэффициент трения, z – расстояние от центра масс подвижного модуля 

до плоскости контакта с рельсовой платформой. Из выражения для элементарной работы 

следует, что обобщѐнная сила имеет вид: 
 

2 .Y
Xg

M
Q x

z


 
  
 

 (16) 

 

В этом случае правая часть уравнения (14) запишется в виде: 
 

12 2 ,X cYQ k x kz xM    (17) 

 

где 1 1ck k   – есть суммарный коэффициент трения (табл.2).  

Также для рассматриваемого случая необходимо конкретизировать величины, участ-

вующие в выражениях (2) и (6). Для определения величин iR  и J  формально вычислим по-

ложение центра масс наноспутника в системе координат с осями, параллельными связанной 

системе координат CXYZ, но расположенной в центре масс тела-носителя C1. В системе 

C1XYZ радиус-вектор тела-носителя будет нулевым, а радиус-вектор центра масс всего 

наноспутника запишется следующим образом: 
 

2
1 2

1 2

c

m
R C C

m m



, (18) 

 

где 1 2C C – радиус-вектор центра масс подвижного модуля:  
 

1 2C C [ ( ),0, ]Tx t l , (19) 

 

где l – расстояние от центра масс тела-носителя до центра масс подвижного модуля по оси Z. 

C учѐтом (18) радиус-векторы iR  в основной связанной системе координат СXYZ примут 

вид:  

1 2 1 2; .c cR R R C C R     (20) 

 

Тензор инерции гравитационной гантели J в этом случае будет иметь следующие ком-

поненты: 

0

0

xx xz

yy yz

xz yz zz

J J

J J J

J J J

 
 

  
 
 

, (21) 

 

2 2 2 2 2 2 2 2

1 1 1 2 2 2 1 1 1 2 2 2

2 2 2 2

1 1 1 2 2 2 1 1 1 2 2 2

1 1 1 2 2 2 1 1 1 2 2 2

( ) ( ); ( ) ( );

( ) ( ); ( ) ( );

( ) ( ); ( ) ( ),

xx y z y z yy x z x z

zz y x y x xz x z x z

xy x y x y yz y z y z

J m R R m R R J m R R m R R

J m R R m R R J m R R m R R

J m R R m R R J m R R m R R

       

      

     

 (22) 

причѐм при выбранной схеме движения подвижного модуля в плоскости XZ ( 0iyR  ) цен-

тробежные моменты 0yz xyJ J  .  
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Располагая конкретизированными выражениями (18)–(22), можно провести численное 

моделирование динамики системы с подвижным вдоль оси X модулем на основе динамиче-

ских уравнений (1), (14) и кинематических уравнений для направляющих косинусов орби-

тальных осей (7). Результаты моделирования приведены ниже на рисунках 3 и 4. 

 

   
а б 

  
в г 

Рисунок 3 – Результаты численного моделирования динамики: 

а – зависимость положения подвижного модуля X [м] от времени [с];  

б – зависимость угловой скорости от времени p(t);  

в – зависимость угловой скорости от времени q(t);  

г – зависимость угловой скорости от времени r(t) 
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а б 

  
в г 

 

Рисунок 4 – Результаты численного моделирования динамики: 

а – зависимость функции Ляпунова (13) от времени; 

б – зависимости направляющих косинусов от времени  i t ; 

в – зависимости направляющих косинусов от времени  i t ; 

г – зависимости направляющих косинусов от времени  i t  

 

Из анализа результатов моделирования следует, что выбранная схема демпфирования 

путѐм использования внутреннего трения при линейном смещении подвижного модуля по 

оси X, а также законы управления линейным перемещением модуля позволяют реализовы-

вать постепенный переход наноспутника в положение устойчивого гравитационного равно-

весия на круговой орбите. Гашение угловой скорости наноспутника (рисунок 3) практически 

до величины орбитальной угловой скорости (это теоретический предел) с точностью порядка 

0,0005 рад/с осуществляется за время порядка 600 000 секунд (≈7 суток), что вполне прием-
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лемо для космических программ, использующих наноспутники с ограниченным функциона-

лом управления, либо при использовании пассивных схем стабилизации движения. 

Достижение положения устойчивого гравитационного равновесия (рисунок 2) под-

тверждается величинами направляющих косинусов орбитальных осей: совпадение осей свя-

занной системы координат с осями орбитальной системы в целом достигнуто, при этом осо-

бенно важный аспект ориентации наноспутника – расположение продольной оси наноспут-

ника (CZ) вдоль гравитационной «вертикали» CZO свидетельствуется практически единич-

ным значением направляющего косинуса γ3 (рисунок 4, г). 

Функция Ляпунова (рисунок 4, а) имеет однозначный тренд на монотонное (в средней 

своей величине) убывание, что особенно заметно на завершающем этапе стабилизации (по-

сле 100000 секунд). На начальном этапе функция Ляпунова имеет «биения» – интервалы сла-

бого локального возрастания с локальными положительными значениями производной. Эти 

«биения» имеют место в связи с тем, что выбранный вид функции Ляпунова соответствует 

«замороженной монотельной системе» с неподвижным модулем при отсутствии трения и 

управления, действие которых вторгается в естественную динамику и разрушают еѐ консер-

вативность. Однако средний тренд функции Ляпунова имеет очевидную отрицательную про-

изводную, что численно доказывает устойчивость движения, схемы управления и итогового 

положения гравитационного равновесия. 

Таким образом, линейное перемещение модуля с трением и соответствующие законы 

управления представляют собой вполне действенный алгоритм выполнения гравитационной 

стабилизации наноспутника и могут быть рекомендованы для использования в последующих 

космических программах. 

 

2.2 Случай перемещения подвижного модуля вдоль оси Y 

 

Рассмотрим случай, когда подвижный модуль скользит с трением по рельсовой плат-

форме, установленной вдоль оси Y. В этом случае уравнение (8) запишется следующим кон-

кретизированным образом: 
 

; .Y Y Yg с

d T T
Q Q Q F

dt y y

 
   

 
 (23) 

 

Вычисляя по аналогии с первым случаем обобщѐнную силу, можно записать следую-

щую правую часть уравнения: 
 

12 2 ,Y cXQ k y kz yM    (24) 

 

где 2 XM  – есть X-вая проекция момента гравитационных сил, действующих на модуль 

2

2 0 23 .r rM e I e   Выражения для iR  и J  вычисляются на основе (20) и (21), но с тем учѐтом, 

что  

1 2C C [0, ( ), ] ,Ty t l  (25) 

 

причѐм компоненты тензора инерции 0,xz xyJ J   а компонент 
yzJ  уже будет отличен от ну-

ля в соответствии с выражениями (22). 

Располагая конкретизированными выражениями (24)–(25), можно провести численное 

моделирование динамики системы с подвижным вдоль оси Y модулем на основе динамиче-

ских уравнений (1), (14) и кинематических уравнений для направляющих косинусов орби-

тальных осей (7). Результаты моделирования приведены ниже на рисунках 5 и 6. 
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а 

 

б 

  
в 

 

г 

Рисунок 5 – Результаты численного моделирования динамики: 

а – зависимость положения подвижного модуля Y [м] от времени [с];  

б – зависимость угловой скорости от времени p(t);  

в – зависимость угловой скорости от времени q(t);  

г – зависимость угловой скорости от времени r(t) 
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а б 

  
в г 

Рисунок 6 – Результаты численного моделирования динамики: 

а – зависимость функции Ляпунова (13) от времени;  

б – зависимости направляющих косинусов от времени  i t ;  

в – зависимости направляющих косинусов от времени  i t ;  

г – зависимости направляющих косинусов от времени  i t  

 

Из анализа результатов моделирования (рисунки 5 и 6) следует, что схема демпфирова-

ния путѐм использования внутреннего трения при линейном смещении подвижного модуля 

по оси Y и выбранные законы управления, во-первых, действенны в смысле диссипации 

энергии и перехода в гравитационное положение равновесия и, во-вторых, работают суще-

ственно лучше по сравнению с предыдущей версией схемы с перемещением модуля вдоль 

оси X. Так, в целом видно, что задача гашения угловых скоростей и достижения орбитальной 

ориентации осей осуществляется в четыре раза быстрее. Гашение угловой скорости нано-

спутника (рисунок 5) до величины орбитальной угловой скорости с точностью порядка 
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0,0005 рад/с осуществляется за время порядка 150 000 секунд (≈1,7 суток) по сравнению с 

600 000 секунд предыдущего случая. Достижение положения гравитационного равновесия 

видно по графикам для направляющих косинусов (рисунок 6, в соответствии величин своим 

прежним цветам аналогично рисунку 4), которые демонстрируют еще более существенную 

точность совпадения связанных осей с орбитальными осями.  

Функция Ляпунова (рисунок 6, а) имеет те же самые нюансы, что и еѐ предыдущая вер-

сия (рисунок 4, а), однако переход к существенному однозначному затуханию осуществляет-

ся ещѐ более быстро – практически с 50 000 секунды движения. 

Таким образом, линейное перемещение модуля с трением вдоль оси Y является более 

эффективным по сравнению со схемой движения модуля вдоль оси X и представляет собой 

предпочтительную версию для реализации на практике.  

 

Заключение 

 

В настоящей статье рассмотрено угловое движение наноспутника с подвижным моду-

лем, совершающим линейные перемещения относительно главного тела вдоль рельсовой 

платформы при наличии жидкостного трения. Подобная схема позволяет за счѐт диссипа-

тивных свойств трения и за счѐт взаимодействия наноспутника с внешним гравитационным 

полем сбрасывать кинетическую энергию и кинетический момент спутника и в итоге осу-

ществлять переход в устойчивое гравитационное положение равновесия на орбите. Исполь-

зование линейного перемещения модуля как механизм обеспечения требуемых режимов 

движения характеризуется своей научной новизной, конструкционной простотой и возмож-

ностью практического использования в современных космических миссиях. 

Сформулированы законы управления перемещением модуля, увеличивающие темпы 

перехода в гравитационно-стабилизированное положение равновесия. В сравнительном 

плане рассмотрены два случая реализации линейных перемещений, соответствующих дви-

жениям модуля вдоль разных осей инерции (средней и максимальной) наноспутника. 

Таким образом, в работе показано, что линейное перемещение модуля с трением и со-

ответствующие законы управления представляют собой вполне действенный алгоритм вы-

полнения гравитационной стабилизации наноспутника и могут быть рекомендованы для ис-

пользования в последующих космических программах.  

Более того, в исследованиях показано, что схема перемещения модуля вдоль оси Y (в 

плоскости, ортогональной оси среднего момента инерции) является более эффективной по 

сравнению со схемой перемещения модуля вдоль оси X (в плоскости, ортогональной оси 

наибольшего момента инерции).  
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The dynamics of the angular motion of a nanosatellite with a moving unit sliding on a rail platform 

relative to the main body is considered. The trajectory motion of the center of mass of a nanosatellite is 

considered as motion in a circular orbit. Sliding of the moving unit in the transverse direction changes 

the location of the center of mass and the magnitude of the moments of inertia of the system. It is 

assumed that the sliding of the unit occurs in the presence of friction forces, and can also be performed 

in accordance with the selected control laws. The presence of internal friction allows performing the 

dissipation of kinetic energy, and interaction with the external gravitational field ensures the release of 

the kinetic momentum. This makes it possible the transition of the nanosatellite to a position of stable 

gravitational equilibrium in the orbital coordinate system. Controlling the position of the unit increases 

the rate of transition to the gravitational equilibrium position. 
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Введение  

 

В процессе производства газотурбинных двигателей (ГТД) со свободной турбиной 

(СТ), а также после периодических и внеплановых ремонтов для подтверждения их работо-

способности, качества и надѐжности проводятся приѐмо-сдаточные испытания этих ГТД на 

базе специальных испытательных комплексов. Ключевым элементом этих комплексов, а 

также наиболее дорогостоящим и наиболее продолжительным по времени создания, является 

загрузочное (тормозное) устройство. Значительная доля используемых при испытаниях 

наземных ГТД тормозных устройств – это пневматические тормозные устройства.  

Под пневматическим тормозным устройством понимается многоступенчатый осевой 

компрессор (МОК) с лемнискатным насадком на входе и выхлопным устройством на выходе. 

Одним из преимуществ применения пневмотормозов является возможность использования 

для его создания материальной части серийно производимых авиационных ГТД, отработав-

ших свой лѐтный ресурс. Выполнить предварительный анализ согласования, выбранного 

МОК и испытуемого двигателя, возможно, сопоставив рабочую область пневмотормоза, по-

строенную на основе его экспериментальных характеристик, с дроссельной характеристикой 

испытуемого двигателя. Однако зачастую осевые компрессоры обладают узким диапазоном 

рабочих режимов, их рабочая область может не перекрывать полностью или частично требу-

емый участок дроссельной характеристики. В этом случае необходимо выполнить модифи-

кацию компрессора с целью смещения и/или расширения границ его рабочей области. Ис-

пользование традиционных рекомендаций по созданию численных моделей потока в МОК 

позволяет выполнить требуемые исследования с достаточной точностью, однако уменьшение 

времени, затрачиваемого на моделирование МОК, позволит снизить сроки и стоимость со-

здания пневматических тормозных устройств. В связи с этим целесообразно разработать ре-

комендации по построению численных моделей потока в МОК, предназначенного для созда-

ния на его основе пневмотормоза. Таким образом, решается частная задача общей задачи ди-

намики протекания процесса сжатия в пневмотормозе, охватывающая цикл рабочих режимов 

ГТД СТ, близких к номинальному режиму работы. С помощью численных моделей на базе 

предлагаемых рекомендаций возможно более чем в два раза сократить время газодинамиче-

ского проектирования пневматических тормозов.  

 

1 Описание базового многоступенчатого осевого компрессора  

и его экспериментальных характеристик 

 

Изучение влияния параметров численной модели на получаемые результаты численно-

го моделирования рабочего процесса МОК осуществлялось с использованием компрессора 

низкого давления двигателя производства ПАО «ОДК-Кузнецов» (далее базового МОК) [1]. 

Основные параметры базового МОК приведены в таблице 1. Для верификации численных 

моделей рабочего процесса базового МОК были использованы результаты эксперименталь-

ного определения его характеристик. На рисунке 1 приведена схема базового МОК, а на ри-

сунках 2 и 3 представлены его экспериментальные напорные и мощностные характеристики 

(параметры базового МОК приведены к стандартным атмосферным условиям – САУ). 

Все зависимости даны в относительном виде. За базовую принята расчѐтная точка на 

характеристике МОК с максимальным КПД для относительной приведѐнной частоты враще-

ния  ̅           
  , где     

 – приведѐнная частота вращения компрессора на расчѐт-

ном, базовом режиме при температуре   
 =15 °C. Относительный приведѐнный расход возду-

ха на этом режиме равен       
     

       
  , где         – приведѐнный расход воздуха в точке с 

максимальным КПД. 
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Таблица 1 – Основные параметры базового МОК  

Параметр Обозначение Значение 

Количество ступеней, шт. z 3 

Относительный диаметр втулки  

рабочего колеса, (первая / вторая / последняя ступень)      
̅̅ ̅̅ ̅  

     
    

⁄  0,46 / 0,66 / 0,71 

Относительная высота рабочей лопатки, 

(первая / вторая / последняя ступень) 
    
̅̅ ̅̅  

    
   

⁄  2,37 /2,07/ 1,82 

Окружная скорость на периферии РК, м/с,  

Приведѐнная к стандартным атмосферным условиям  

(первая / вторая / последняя ступень)  
344,9 /312,4/ 271,8 

 

В соответствии с рекомендациями МИ2083-90 были определены предельные относи-

тельные погрешности косвенных измерений (таблица 2) [2]. Наибольшие предельные отно-

сительные погрешности определения расхода воздуха    , мощности компрессора     и 
крутящего момента       составили для частоты вращения в относительном виде  ̅   = 0,92 

соответственно 2,31 %, 4,84 % и 4,87 %, а для частоты вращения в относительном виде 

 ̅̅=1,00 соответственно – 1,55 %, 3,70 % и 3,73 %. 
 

 
Рисунок 1 – Схема базового многоступенчатого осевого компрессора 
     – наружный (периферийный) диаметр;       – втулочный диаметр;  

      – средний диаметр;      – высота лопатки;       – ширина венца рабочего колеса; 

      – ширина венца направляющего аппарата;    – осевой зазор;    – радиальный зазор 
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Рисунок 2 – Экспериментальная зависимость степени 

повышения давления от приведѐнного расхода воздуха 

и приведѐнной частоты вращения ротора компрессора 

 в относительном виде 

Рисунок 3 – Экспериментальная зависимость 

мощности от приведѐнного расхода воздуха  

и приведѐнной частоты вращения ротора 

компрессора в относительном виде 

 

Таблица 2 – Значения предельной относительной погрешности косвенных измерений для некоторых 

определяемых параметров с доверительной вероятностью 95% 

 

Обозначение  

режима 

   ,

% 

   
 , 

% 

   ,

% 

   , 

% 

    , 

% 

 

Обозначение  

режима 

   ,

% 

   
 , 

% 

   ,

% 

   , 

% 

    , 

% 

   
̅̅ ̅    

̅̅ ̅ 

 
 
 

̅̅
̅̅

 =
 0

,9
2
 

0,76 2,31 0,37 3,34 3,97 4,00 

 
 
 

̅̅
̅̅

 =
 1

,0
0
 

0,93 1,55 2,74 3,15 3,19 0,33 

0,84 1,87 0,37 3,87 4,30 4,33 0,98 1,41 2,93 3,25 3,29 0,33 

0,87 1,76 0,38 3,99 4,36 4,39 0,99 1,38 2,97 3,27 3,31 0,33 

0,88 1,72 0,38 4,00 4,36 4,39 1,00 1,34 3,05 3,33 3,37 0,34 

0,90 1,66 0,38 4,11 4,43 4,46 1,01 1,30 3,12 3,38 3,42 0,34 

0,91 1,61 0,39 4,24 4,53 4,56 1,02 1,29 3,22 3,47 3,51 0,35 

0,93 1,55 0,41 4,59 4,84 4,87 1,03 1,27 3,47 3,70 3,73 0,37 

 

2 Построение рабочей области пневмотормоза  

по экспериментальным данным 

 

На основании экспериментальных характеристик базового МОК (рисунки 2 и 3) была 

сформирована его рабочая область как пневмотормоза. Для этого мощностные характери-

стики были перестроены в координатах «приведѐнная мощность компрессора        – приве-

дѐнная частота вращения компрессора    » и приобрели вид вертикальных линий  

(рисунок 4). Для получения рабочей области пневмотормоза крайние точки этих линий были 

соединены между собой.  
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Рисунок 4 – Рабочая область пневмотормоза на основе базового МОК 

 в координатах            

 

На границы рабочих областей пневмотормоза на рисунке 4 нанесены предельные отно-

сительные погрешности измерений мощности и частоты вращения ротора. 

Из анализа рабочей области пневмотормоза по параметрам           , представленной 

на рисунке 4, следует, что он работоспособен в диапазоне приведѐнных частот вращения     

от 5600 мин
-1

 до 6100 мин
-1
. Для приведѐнной частоты вращения     = 5600 мин

-1
 минималь-

ное значение приведѐнной мощности       составляет 9,89 МВт, а максимальное значение – 

10,26 МВт. Таким образом, диапазон изменения приведѐнной мощности равен 0,37 МВт. Для 

приведѐнной частоты вращения            мин
-1

 минимальное значение приведѐнной 

мощности       составляет 13,08 МВт, максимальное значение – 13,86 МВт, диапазон изме-

нения приведѐнной мощности равен 0,78 МВт. Из рисунка 4 видно, что для базового МОК 

диапазон изменения приведѐнной мощности является весьма узким и составляет менее 

1 МВт – от 0,37 МВт для приведѐнной частоты вращения 5600 мин
-1

 и до 0,78 МВт для при-

ведѐнной частоты вращения 6100 мин
-1

. 

 

3 Выбор параметров численной модели рабочего процесса многоступенчатого осевого 

компрессора как пневмотормоза  

 

Численное моделирование проводилось согласно распространенному подходу [3, 4] с 

использованием методов вычислительной газовой динамики (CFD), основанных на числен-

ном решении осреднѐнных по времени уравнений Навье-Стокса (RANS) в коммерческом 

программном пакете NUMECA Fine/Turbo. На первом этапе была создана расчѐтная область, 

представляющая собой область течения газа вокруг одной лопатки каждого лопаточного 

венца компрессора, и выполнена еѐ дискретизация.  Затем были определены параметры 

моделирования (параметры сеточной модели, модель турбулентности), а также заданы 

начальные и граничные условия (на входе в компрессор задавалось значение полного 

давления   
  и полной температуры   

 , на выходе из расчѐтной области для изменения режи-
ма работы компрессора при постоянной частоте вращения варьировалось статическое давле-

ние   ). Характеристики компрессора были рассчитаны для трѐх рабочих режимов при от-
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носительных частотах вращения  ̅                     . На втором этапе выполнена 

итеративная расчѐтная симуляция. На завершающем третьем этапе был проведѐн анализ ре-

зультатов расчѐта и полученных зависимостей (мощностной характеристики). 

Создание геометрии расчѐтной области выполнялось в автоматическом блочно-

структурированном сеточном генераторе для турбомашин Numeca AutoGrid5 с 

использованием рабочих чертежей базового МОК и рабочих чертежей его лопаток. Для 

импорта геометрии лопаток использовался программный комплекс Profiler [5, 6]. 

На следующем этапе расчѐтная область была разбита на элементы и создана так 

называемая структурированная расчѐтная сетка. Подход к построению таких сеток в данном 

сеточном генераторе Numeca AutoGrid5 заключается в следующем: создаѐтся двухмерная 

сетка в межлопаточном канале, которая затем вытягивается по высоте проточной части с 

заданным количеством слоѐв трѐхмерной сетки. 

Согласно анализу литературных источников были выявлены рекомендуемые значения 

параметров сеточных моделей рабочего процесса МОК в сочетании с использованием 

модели турбулентности k-epsilon (k-e), позволяющие получить наиболее точный результат за 

наименьшее время. На основе выявленных рекомендаций была создана структурированная 

расчѐтная сетка. Еѐ параметры приведены в таблице 3. 

 

Таблица 3 – Принятые значения основных параметров сеточной модели проточной части базового МОК 

№ 

п/п 
Параметр и его обозначение 

Значение 

параметра 

1.  + Безразмерный параметр, характеризующий размер элемента, ближайшего к 

стенкам проточной части (ПЧ). 
1 

2. B2B Количество элементов в одном слое расчѐтной сетки. 22 000 

3. ER 
Максимальный Expansion Ratio - фактор роста ячеек, показывающий во 

сколько раз высота одной ячейки      больше следующей   . 
1,2 

4. 
MR 

 

Максимальный Aspect Ratio - максимальная относительная высота ячеек 

канала, определяемая как отношение максимальной высоты элемента в канале 

     к высоте пристеночной ячейки     . 

1000 

 

В качестве граничных условий на входе в компрессор задавалось значение полного 

давления   
 =101325 Па и полной температуры   

 =288,15 К. Направление потока на входе в 
расчѐтную область было задано осевым. Расход воздуха через компрессор изменялся за счѐт 

варьирования на втулочном диаметре статического давления на выходе из расчѐтной области 

(рисунок 5).  

Далее были построены характеристики в виде зависимости      
̅̅ ̅̅ ̅̅  =  (      

̅̅ ̅̅ ̅̅ )  при 

различных относительных приведѐнных частотах вращения ротора компрессора  ̅  . Все по-

лученные зависимости были представлены в относительном виде. За базовую принята точка 

на характеристике МОК с максимальным КПД для частоты вращения  ̅   . Значения всех 
параметров были приведены в относительный вид с помощью формулы:  ̅        Сравнение 

экспериментальных и рассчитанных характеристик базового МОК приведено на рисунке 6 

(линиями представлены расчѐтные характеристики, значками – экспериментальные данные). 

Следует отметить, что на рисунке 6 представлены характеристики МОК только при вы-

соких частотах вращения в диапазоне  ̅   = 0,92...1,10. И в дальнейшем при определении 

области рабочих режимов пневмотормоза уделяется внимание только этому диапазону 
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относительной частоты вращения. Последнее обусловлено тем, что в настоящей статье 

рассматривается пневмотормоз, предназначенный для испытания ГТД СТ на частотах 

вращения, близких к номинальным (расчѐтным) частотам вращения, и применяемый для 

подтверждения параметров ГТД СТ в процессе серийного производства, а также после 

периодических и внеплановых ремонтов. 

 

 

 
Рисунок 5 – Расчѐтная область базового МОК с нанесением граничных условий 

 

 

 

 
Рисунок 6 – Сравнение расчѐтных и экспериментальных мощностных характеристик базового МОК 

 

 

Расчѐты были произведены с использованием процессора Intel® Core™ i7-4790. Для 

ускорения процесса решения задача разделялась между семью ядрами. Время, затраченное 

процессором компьютера на обработку задачи по решению одной точки характеристики 

компрессора, равнялось в среднем 8 часов 44 минут. В среднем на одной линии характери-

стики располагалось десять точек и расчѐт еѐ занимал около 61 часа или 2,5 суток. Для полу-

чения рабочей области пневмотормоза необходимо получить минимум две ветки характери-

стики МОК. Таким образом, определение границ рабочей области одного варианта пневмо-

тормоза (следовательно, и оценка его применимости для испытаний ГТД СТ) будет занимать 

в среднем не менее 5 суток. Увеличение количества рассматриваемых вариантов пневмотор-
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моза приведѐт к многократному увеличению времени проектирования пневмотормоза. В свя-

зи с этим была рассмотрена задача по уменьшению времени расчѐта. 

Анализ рабочей области пневмотормоза (рисунок 7) позволяет определить, что граница 

«запирания» компрессора, характерная для повышенных расходов воздуха через МОК, явля-

ется нижней границей рабочей области пневмотормоза. Верхняя граница рабочей области 

пневмотормоза проходит через точки характеристик с максимальным значением мощности. 

Таким образом, граница срывных режимов работы МОК, соответствующая пониженному 

расходу воздуха, не является границей рабочей области пневмотормоза. В связи с этим в 

рамках решаемой задачи рекомендации по формированию конечно-элементных сеток моде-

лей потока в МОК для расчѐта границ рабочей области пневматического тормоза были полу-

чены для участка характеристики от границы «запирания» до максимального значения выра-

батываемой МОК мощности. Выбор этого участка обусловлен тем, что он позволяет вклю-

чить в рабочую область пневмотормоза максимальный диапазон потребляемой компрессо-

ром мощности. В связи с этим часть характеристики от максимального значения мощности 

до границы срывных режимов может быть не использована при построении рабочей области 

пневмотормоза. Обеспечение работы компрессора в части характеристики от максимального 

значения мощности до границы срывных режимов предлагается обеспечить за счѐт исполь-

зования в качестве выходного устройства регулируемого сопла с центральным телом и регу-

лируемого входного направляющего аппарата. 

 

 

 
 

Рисунок 7 – Расположение границ работы МОК в рабочей области пневмотормоза 

 

 

Из анализа картины течения потока в проточной части МОК на границе «запирания» 

(рисунок 8), полученной с помощью созданной численной модели, очевидно, что «запира-

ние» происходит в самом узком сечении проточной части МОК – горле направляющего ап-

парата третьей ступени. Также можно отметить характерную для компрессора низкого дав-

ления картину: на периферии первого, второго и третьего рабочих колѐс также происходит 

частичное «запирание» канала. Это связано с высокими окружными скоростями в этих зонах 

и относительно низкими температурами потока на входе в компрессор. 
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Меридиональное сечение 

 

 
Цилиндрическое сечение 

Рисунок 8 – Рассчитанные поля чисел Маха в относительной системе координат, 

полученные с помощью численной модели базового МОК в точке А (рисунок 7) 

 

С целью сокращения времени расчѐта проведено исследование влияния снижения чис-

ла конечных элементов модели на адекватность результатов расчѐта, в том числе моделиро-

вание рабочего процесса вблизи границы «запирания». Установлено, что снижение числа ко-

нечных элементов для данного МОК ниже 4,6 млн. элементов до 3,4 млн. элементов, позво-

лило адекватно смоделировать область «запирания» в горле последнего направляющего ап-

парата МОК. Однако, запирание в рабочих колесах компрессора, вызванное запиранием пер-

вого рабочего колеса на периферии и распространяющееся на последующие рабочие колѐса, 

моделируется некорректно (рисунок 9). Об этом свидетельствуют эпюры чисел Маха, по-

строенные в области горла третьего рабочего колеса: интегральные значения чисел Маха в 

области периферийного сечения для сеток, насчитывающих 13,3 млн. и 4,6 млн. элементов, 

существенно больше, чем для сетки, насчитывающей 3,4 млн. элементов (рисунок 10). Таким 

образом, были определены следующие относительные параметры облегчѐнной сеточной мо-

дели (4,6 млн. элементов), позволяющей адекватно моделировать скачки уплотнения в рабо-

чих колесах, возникающие на границе «запирания» компрессора низкого давления: количе-

ство элементов для одного лопаточного венца в одном слое расчѐтной сетки   10 500, у+   

1,      1,35,      2000.  
С помощью облегчѐнной сеточной модели были рассчитаны характеристики базового 

компрессора (рисунок 11), аналогичные представленным на рисунке 6. 
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13 млн. элементов 4,6 млн. элементов 

 

 
 

 

 

 

3,4 млн. элементов 

Рисунок 9 – Рассчитанные поля чисел Маха в относительной системе координат,  

полученные с помощью численных моделей базового МОК в точке А (рисунок 7) 

 

  

Рисунок 10 – Эпюра чисел Маха по высоте 

проточной части в горле рабочего колеса 

третьей ступени в точке А (рисунок 7) 

Рисунок 11 – Сравнение расчѐтной и экспериментальной  

мощностных характеристик базового МОК 

 

Из анализа рисунка 11 следует, что результаты расчѐта с помощью облегчѐнной конеч-

но-элементной модели удовлетворительно совпадают с результатами, полученными с помо-

щью сеточной модели с 13,3 млн. элементов. Расхождение между ними не превышает 1,8%, 
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что заметно меньше экспериментальной погрешности определения как мощности, так и кру-

тящего момента. 

Количество времени, затраченное процессором компьютера на обработку задачи по 

расчѐту одной точки характеристики, составило порядка четырѐх часов. В среднем одна кри-

вая характеристики содержала десять точек, и еѐ расчѐт занимал около 28 часов или 

1,2 суток. Таким образом, облегчѐнная модель позволила проводить расчѐты более чем в два 

раза быстрее, чем модель с количеством элементов 13,3 млн.  В связи с этим было решено 

использовать облегчѐнную сеточную модель для проведения исследований вариантов моди-

фикации МОК с целью их применения в качестве пневмотормозов. 

 

4 Способ построения рабочей области пневмотормоза с помощью численной модели 

 

На основании расчѐтной мощностной характеристики, представленной на рисунке 11, 

была построена область рабочих режимов базового МОК как пневмотормоза, приведѐнная на 

рисунке 12. Здесь же даны нижние границы рабочих областей, определѐнные эксперимен-

тальным путѐм. Они лежат выше расчѐтных границ не более чем на 3,2%. Это связано с тем, 

что в некоторых случаях граница «запирания» может быть не определена в процессе экспе-

римента, так как режим «запирания» является устойчивым режимом работы компрессора, а 

определение границы связано с существенными финансовыми и временными затратами. В 

связи с этим при построении рабочей области пневмотормоза во избежание возможного по-

падания в зону некорректного моделирования работы компрессора при необходимости сле-

дует корректировать нижнюю и верхнюю границы пневмотормоза, полученные расчѐтным 

путѐм (рисунок 12): нижнюю границу в соответствии с экспериментальными данными, верх-

нюю – в соответствии с требуемыми величинами запаса газодинамической устойчивости 

компрессора.  

 

 

 

Рисунок 12 - Рабочая область пневмотормоза по параметрам      
̅̅ ̅̅ ̅̅     ̅   
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Заключение 

 

На основе проведенных исследований были получены рекомендации по формированию 

конечно-элементных сеток численных моделей потока многоступенчатых осевых компрес-

соров для расчѐта с их помощью границ рабочей области пневмотормозов:  

1. Значение безразмерного параметра  + следует принимать приблизительно равным 1; 
2. Количество элементов для одного лопаточного венца в одном слое расчѐтной сетки 

выдерживать на уровне 10 500 элементов; 

3. Максимальное значение коэффициента роста ячеек ER устанавливать на уровне 1,35; 

4. Максимальную относительную высоту ячеек канала MR выдерживать приблизитель-

но равной 2000; 

5. При необходимости, во избежание возможного попадания в зону некорректного мо-

делирования работы компрессора, следует корректировать нижнюю и верхнюю границы 

пневмотормоза, полученные расчѐтным путѐм. 

Применение этих рекомендаций позволяет сократить время расчѐта более чем в два 

раза и при этом обеспечить адекватность получаемых расчѐтных результатов 

экспериментальным данным. 
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В статье показана актуальность проблемы снижения интенсивности колебаний в линиях 

нагнетания винтовых компрессоров. Представлена разработанная методика расчѐта колебаний 

подачи компрессора, основанная на его реальной геометрии винтовых роторов и окна нагнетания. 

Предложены схемы автономного и встроенного глушителей колебаний газа на выходе 

компрессора, устанавливаемые в выходной трубопровод и в корпус нагнетания компрессора.  

В статье выполнен расчет эффективности глушителей пульсаций потока и показана их высокая 

эффективность в диапазоне частот до 2 кГц. 
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Введение 

 

Винтовые компрессоры нашли достаточно широкое распространение в современной 

технике, но особенности его работы, в частности значительная неравномерность подачи ра-

бочего газа, приводит к пульсациям давления в линии нагнетания. Данное негативное явле-

ние приводит, в свою очередь, к механическим вибрациям присоединенных трубопроводов и 
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других элементов механизмов машин, а также к повышению внешнего акустического шума 

вплоть до превышения норм по обоим показателям. В свою очередь, внешний акустический 

шум и уровень вибрации являются совокупными показателями качества качающего узла и, 

там, где это возможно, целесообразно снижать неравномерность подачи непосредственно в 

источнике. Такой подход не всегда возможен, ввиду того что винтовой компрессор не всегда 

используется на проектной степени сжатия, причем отрицательно сказывается на виброак-

тивности агрегата как недожатие, так и пережатие газа в рабочей камере компрессора. С уче-

том этой особенности винтового компрессора перспективным направлением снижения уров-

ня внешнего акустического шума и вибрации является разработка мероприятий по снижению 

виброакустических нагрузок на элементы напорной магистрали. Эта задача решается за счет 

снижения пульсаций давления и расхода в присоединенных к насосу напорных трубопрово-

дах.  

Возможны следующие основные варианты снижения пульсационной напряженности в 

напорных линиях компрессорных установок:  

1) Конструктивная доработка окна нагнетания компрессора или другие мероприя-

тия по доработке конструкции компрессора как источника колебаний [3]. Указанный метод 

снижения колебаний достаточно дорогостоящий и требует значительных изменений кон-

струкции компрессора. 

2) Установка в напорную магистраль специальных устройств, поглощающих или 

отражающих поток колебательной энергии обратно к источнику или преобразующих эту 

энергию в тепло. Данные устройства известны как глушители колебаний. 

Глушители классифицируются по принципу действия на реактивные, диссипативные и 

комбинированные. Реактивные глушители подразделяются на камерные, резонансные и ком-

бинированные. 

В реактивных глушителях (рисунок 1, а) снижение пульсаций давления в трубопроводе 

за глушителем достигается, главным образом, за счѐт отражения энергии набегающих на не-

го волн, а в диссипативных (рисунок 1, б) – за счѐт потерь акустической энергии на трение в 

гидравлических дросселях и звукопоглощающих материалах, расположенных на пути рас-

пространения звука [10]. 

 

 

 

 

а б 

Рисунок 1 – Схемы глушителей: 

а – глушитель резонансного типа, б – глушитель диссипативного типа 

 

Серьѐзной проблемой глушителей данного типа являются значительные габаритные 

размеры. 
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1 Методика расчѐта пульсаций потока газа винтового компрессора 

 

Рабочая камера винтового компрессора имеет сложную объѐмную форму, ограничен-

ную корпусом и криволинейными роторами [4] (рисунок 2). Для расчѐта функции времени 

изменения еѐ объѐма винтовые ротора были представлены в виде конечного числа плоских 

роторов, сдвинутых друг относительно друга [1]. Функция изменения объѐма парной поло-

сти плоских роторов вычислялась и суммировалась по всем слоям. Аналогичным образом 

получена зависимость площади контакта парной полости с линией нагнетания от угла пово-

рота ведущего винта [2]. 

 

 
Рисунок 2 – Роторы винтового компрессора  

 

Структурная схема математической модели винтового компрессора представлена на 

рисунке 3 [11]. 

 

 

 
Рисунок 3 – Структурная схема математической модели винтового компрессора 

 

Расчѐт потока газа каждой рабочей камеры начинается с момента еѐ открытия – соеди-

нения с полостью нагнетания. В этот момент известны значения температуры, давления 
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плотности и массы газомасляной смеси в рабочей камере. Расход рабочей среды определяет-

ся по следующей зависимости [11]: 
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где Нp , Н , НТ  – соответственно давление, плотность и температура в полости нагнетания; 

KP  – критический перепад давления; k  – показатель политропы процесса; R  – постоянная 

газомасляной смеси; HS  – площадь контакта парной полости с линией нагнетания. 

Таким образом, для расчѐта функции расхода необходим первоначальный расчѐт функ-

ции объѐма рабочей камеры (парной полости) и функции площади контакта рабочей камеры 

с линией нагнетания (рисунок 3). 

 

 
Рисунок 4 – Положение винтов компрессора относительно окна нагнетания 
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Для любого момента времени, кроме момента открытия рабочей камеры, масса, давле-

ние, плотность и температура газомасляной смеси в парной полости определялись по форму-

лам [11]: 
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где t  – итерация (шаг) по времени. 

Далее подачи из отдельных рабочих камер суммируются, получая тем самым мгновен-

ную подачу винтового компрессора (рисунок 4), которая и определяет в первую очередь его 

динамическую нагруженность. 

Рассмотрим пример выбора параметров глушителя по предлагаемой методике для ком-

прессора с геометрией винтов и окна нагнетания, показанных на рисунке 4, имеющего на 

выходе пульсации подачи газа, показанные на рисунке 5. Установлены три основных гармо-

нических составляющих колебаний давления на выходе компрессора – 300, 600 и 900 Гц. 

Объѐм парной полости составляет 0,0015 м. куб. 

 

 
Рисунок 5 – Пульсации потока газа в линии нагнетания 

 

2 Методика расчѐта основных конструктивных параметров  

глушителя пульсаций потока газа 

 

Поскольку пульсации подачи компрессора представляют собой высокочастотный пери-

одический процесс, кратный частоте зацепления зуба ведущего вала, равной произведению 

числа зубьев z на частоту вращения (в секунду) :  fz = z * n /60, Гц , т.е. ряд, состоящий из 

гармоник  fz, 2fz, 3fz … , причѐм, согласно [1, 2, 3] , значительно быстро затухающих с ростом 

номера гармоники, поэтому на практике рассматривают, как правило, не более трѐх частот 

ряда. Таким образом, характерный частотный диапазон подавляемых частот пульсаций пото-
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ка винтовых компрессоров не превышает 2…2,4 кГц. В трубопроводной магистрали распро-

страняются плоские волны, удовлетворяющие условию Dтр менее полуволны колебаний дав-

ления [5, 6, 8]. 

Для подавления таких колебательных процессов вполне могут быть использованы ка-

мерные реактивные глушители шума, способные к подавлению на выходе трѐх составляю-

щих пульсаций потока компрессора. 

Как правило, камерные глушители состоят из нескольких камер, соединѐнных между 

собой соединительными трубами. Расчѐтная схема такого глушителя состоит из нескольких 

основных участков (рисунок 6). 

 

 
 

Рисунок 6 – Конструктивная схема трѐхкамерного глушителя 

Dкам –диаметр и длины камер глушителя; dотв – диаметр межкамерных перегородок; 

 1 – входная труба; 2 – кольцевой расширенный входной патрубок; 3 – однородная труба;  

4 – кольцевой расширенный выходной патрубок; 5 – выходная труба 

 

Данный глушитель состоит из трѐх камер, длины которых определяются как четверти 

длин волн для основных частот спектра пульсаций расхода 300, 600 и 900 Гц. Причѐм для 

согласования работы глушителя и компрессора необходимо, чтобы объѐм глушителя состав-

лял (3…5)*Vo= (3….5)*0,0015=0,0045…..0,0075 , где  Vo – объѐм парной полости винтов 

компрессора. Камеры глушителя соединены центральными отверстиями с диаметрами вы-

ходной магистральной трубы. Указанный объѐм обеспечивается выбором диаметров камер 

глушителя. 

Расчѐт колебаний давления и расхода в рассматриваемой системе основан на методах 

электроакустических аналогий, четырѐхполюсников и импедансном методе [7, 9]. Согласно 

данному подходу, участок электропневматической цепи рассматривается как четырѐхполюс-

ник, уравнения связи между динамическими составляющими давления и объѐмного расхода 

в начале и в конце участка можно представить матрицей передачи: 
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где р1, р2 – динамические составляющие давления в начале и в конце участка; q1, q2 – дина-

мические составляющие объѐмного расхода в начале и в конце участка; Zв – волновое сопро-

тивление; Г – постоянная распространения волнового процесса; l – длина трубопровод 

Зависимости для расчѐта волнового сопротивления Zв и постоянной распространения 

волнового процесса Г определяются геометрией участка, режимом и схематизацией движе-

ния рабочей среды. 

Постоянную распространения волнового процесса можно представить в виде: 
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где  – затухание на единицу длины;  – фазовый сдвиг на единицу длины; k – показатель 

адиабаты; Рср – среднее давление, ω – угловая частота сигнала, Pr – число Прандтля 

Глушитель может быть установлен в напорную магистраль через присоединительный 

трубопровод (рисунок 7) или, если позволяет конструкция корпуса нагнетания, внутри ком-

прессора – в выходном его патрубке (рисунок 8). В связи с особенностями расположения 

глушителя (внешнее или встроенное) изменяются расчѐтные схемы напорной трубопровод-

ной цепи, представленные на рисунках. 

 

 
а 

 
б 

Рисунок 7 – Схема расчѐтных сечений линии нагнетания в компоновке с внешним глушителем (а)  

и в компоновке с трубопроводной неотражающей магистралью (б):  

(0-0, 1-1,….3-3 – расчѐтные сечения трубопроводной цепи, в которых рассчитывались колебания давления и 

расхода компримируемого газа) 
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Рисунок 8 – Расположение встроенного глушителя шума в выходном патрубке винтового компрессора  

 

 

Расчѐтная электроакустическая модель напорной магистрали с внешним (выносным) 

глушителем показана на рисунке 9. Из рисунка видно, что компрессор задан в виде эквива-

лентного источника расхода по трѐм основным гармоникам колебаний. Модель содержит все 

элементы, обозначенные на рисунке выше, в т.ч. длинную неотражающую выходную маги-

страль. 

 

 
 

Рисунок 9 – Расчѐтная модель пневматической цепи напорной системы с внешним глушителем шума:  

qиi – динамический расход выхлопа глушителя по i-ой зубцовой гармоники, Yи – проводимость выходной 

полости компрессора, Атр, Втр, Стр, Dтр – коэффициенты матрицы передачи соединительной трубы компрессора, 

Агл, Вгл, Сгл, Dгл – коэффициенты матрицы передачи глушитела, Zтр – волновое сопротивление трубопроводной 

системы. 
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Эффективность работы глушителя оценивалась двумя методами: 

- по величине половины коэффициента собственного затухания глушителя Кс/2 в деци-

белах: 
 

20lg .
2

Kc
L

 
   

 
 (11) 

 

- по отношению амплитуд колебаний давления на соответствующих гармониках в сече-

нии 3-3 (см. рисунок 11). 

Эффективность разработанного глушителя показана на рисунке 10, из которого видно, 

что на основных гармониках спектра пульсаций (300 Гц, 600 Гц и 900 Гц) устройство имеет 

достаточно высокую эффективность (15 дБ, 20 дБ и 22 дБ). 

 

 
Рисунок 10 – Частотная зависимость половины коэффициента собственного затухания глушителя  

 

Наибольший практический интерес представляет встроенный в корпус компрессора 

глушитель, показанный на рисунке 8. 

Такое расположение глушителя позволяет максимально приблизить его к источнику 

колебаний и тем самым увеличить его эффективность. Из анализа рисунка 11 видно, что как 

внешний, так и встроенный глушители обеспечили достаточную эффективность снижения 

амплитуд колебаний давления на выходе. Так, снижение амплитуд по 1-й зубцовой гармони-

ке (300 Гц) составило 5,1 для внешнего расположения глушителя и 8,7 раз – для встроенной 

конструкции, для 2-й зубцовой гармоники (600 Гц) 3,4 и 14 соответственно. По 3-й зубцовой 

гармонике (900 Гц) 17 и 19 соответственно. Из этих данных можно сделать вывод о большей 

эффективности встроенного глушителя. Заметим, однако, что такое расположение глушителя 

возможно только в случае наличия достаточного места в корпусе нагнетания и выходного 

патрубка. 
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б 

Рисунок 11 – Спектральные характеристики колебаний давления на выходе внешнего (а)  

и встроенного глушителей (б) в сравнении с штатной трубопроводной системой на выходе компрессора 

 

Заключение 

 

В работе с помощью методов электроакустических аналогий разработаны модели и 

расчѐтные схемы глушителей пульсаций потока газа в линии нагнетания винтового компрес-

сора. Расчѐты выполнены как для внешнего расположения глушителей в напорной трубо-

проводной системе, так и для встроенного в корпус компрессора. Данные расчѐты могут 

быть применены как при создании новых агрегатов, так и для уже работающих на промыш-

ленных объектах. 
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В статье приведены теоретические эффективности предложенных глушителей, которые 

впоследствии могут быть также исследованы экспериментально на разных режимах работы 

для различных моделей винтовых компрессоров. 

 

Благодарности 

 

Описанные в настоящей статье научно-исследовательские результаты получены в рам-

ках выполнения государственного задания 15в-Р211-201. 

 

Список использованных источников 

 
1. Mironova, T. DYNAMICAL TUNING OF HELICAL SCREW COMPRESSOR / T. Mironova, 

A. Kryuchkov, G. Belov // 48th International Congress and Exhibition on Noise Control Engineering. 48, Noise Control 

for a Better Environment. – 2019. 

2. Белов, Г. О. Методика расчета насосов и компрессоров объемного типа, обеспечивающая снижение их 

динамической нагруженности // Технология колесных и гусеничных машин. – 2015. – №2 (18). – С. 51-56. 

3. Белов, Г. О. Улучшение динамики винтового компрессора / Г. О. Белов, А. Н. Крючков // Судострое-

ние. – 2012.  – № 5 (804). – С. 43-46. 

4. Хисамеев, И. Г. Двухроторные винтовые и прямозубые компрессоры: теория, расчет и проектирование 
/ И. Г. Хисамеев, В. А. Максимов. – Казань: Фэн, 2000. – 638 с. 

5. Старобинский, Р. Н. Теория и синтез глушителей шума для систем впуска и выпуска газов двигателей 

внутреннего сгорания: специальность 05.04.02 «Тепловые двигатели»: диссертация на соискание ученой степе-

ни доктора технических наук / Старобинский Рудольф Натанович; Тольяттинский политехнический институт. – 

Тольятти, 1982. – 333 с. 

6. Noise and vibration control engineering: principles and applications / edited by István L. Vér and Leo L. 

Beranek. – 2nd ed. Hoboken, N.J.: John Wiley & Sons, 2006. – 966 p. 

7. Гликман, Б. Ф. Математические модели пневмогидравлических систем / Б. Ф. Гликман. – Москва : 

Наука, 1986. – 368 с. 

8. Лепендин, Л. Ф. Акустика / Л. Ф. Лепендин – Москва : Высшая школа, 1978. – 448 с. 

9. Шорин, В. П. Устранение колебаний в авиационных трубопроводах / В. П. Шорин. – Москва : Маши-

ностроение, 1980. – 156 с. 

10. Крючков, А. Н. Разработка гасителя пульсаций давления для гидросистем энергоустановок / 

А. Н. Крючков, М. А. Ермилов, Е. Н. Ермилова, И. В. Балахонов, А. Н. Видяскина // Вестник Cамарского уни-

верситета. Аэрокосмическая техника, технологии и машиностроение. – 2019. – №2 (18). – С. 146-155. 

11. Белов, Г. О. Разработка методик расчѐта насосов и компрессоров объѐмного типа, обеспечивающих 

снижение их динамической нагруженности: специальность 01.02.06 «Динамика, прочность машин, приборов и 

аппаратуры»: автореферат диссертации на соискание ученной степени кандидата технических наук / Белов Глеб 

Олегович; Самарский государственный аэрокосмический университет имени академика С. П. Королѐва нацио-

нальный исследовательский университет. – Самара, 2012. – 16 с. 

  



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

133 
 

Reduction of pressure fluctuations in the discharge lines  

of screw compressors 

 

 

G. O. Belov  Candidate of Science (Engineering), Associate Professor; 

Samara National Research University, Samara, Russian 

Federation;  

belov.go@ssau.ru 

 

A. N. Vidyaskina  Postgraduate student;  

Samara National Research University, Samara, Russian 

Federation; 

vidyaskina.an@ssau.ru 

 

A. N. Kryuchkov  Doctor of Science (Engineering), Professor; 

Samara National Research University, Samara, Russian 

Federation; 

kryuchkov.an@ssau.ru 

 

K. S. Taziev  Student; 

Samara National Research University, Samara, Russian 

Federation; 

tazievk0403@gmail.com 

 

The article highlights the relevance of reducing the intensity of oscillations in the discharge lines of 

screw compressors. A calculation methodology for compressor flow oscillations is presented, based on 
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