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В представленной статье демонстрируется работа по постановке натурного и численного 

экспериментов, посвящѐнных процессу фрезерования сплавов Д16 и Л63. Результатами 

натурных экспериментов стали зависимости, связывающие параметры шероховатости с 

параметрами режима фрезерования применительно для сплавов Д16 и Л63. Данные зависимости 

могут быть использованы при оптимизации технологических процессов, когда требуется 

назначить такие режимы обработки, которые обеспечат заданную конструктором 

шероховатость поверхности. Кроме этого, данные зависимости были использованы авторами 

для модернизации формул по определению эффективного коэффициента концентрации 

напряжений, что имеет практическую пользу на этапах конструкторско-технологической 

подготовки производства. Результатом численного эксперимента стали зависимости, 

позволяющие определять максимальные эквивалентные напряжения, возникающие по режущему 

участку фрез в процессе обработки исследуемых в данной работе сплавов. Комплексное 

применение результатов настоящего исследования способно оказать положительный эффект 

на производстве как при достижении максимального качества продукции, так и при 

обеспечении экономического развития предприятия, подбирая щадящие обрабатывающий 

инструмент режимы обработки. 

 

Ключевые слова: фрезерование; шероховатость поверхности; качество поверхностного слоя; 

концентрация напряжений; напряжѐнно-деформированное состояние; латунный сплав; 

алюминиевый сплав; профилометр 

 

Цитирование: Евдокимов, Д. В. Разработка математической модели оптимизации процесса 

фрезерования для повышения предела выносливости изделий и минимизации напряжѐнности 

процесса резания / Д. В. Евдокимов, В. Г. Павлов, А. Е. Штырлов, // Динамика и виброакустика. 

– 2025. – Т. 11, №2. – C. 7–18. DOI: 10.18287/2409-4579-2025-11-2-7-18 

 

 

 

В настоящее время на производственных предприятиях особое внимание уделяется ка-

честву поверхностного слоя изделий, поскольку его параметры существенно влияют на 
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прочность и долговечность изделий. Стремление повысить эффективность узлов и агрегатов 

делает этот вопрос ещѐ более актуальным, так как чаще всего оно приводит к увеличению 

интенсивности нагрузок, действующих на детали. Как правило, усложнение конструкции де-

талей является закономерным результатом работы конструктора, обеспечивающего надѐж-

ность высоконагруженного изделия. Детали, входящие в сборку таких изделий, имеют слож-

ную схему нагружения, где с большой вероятностью будут присутствовать и наиболее опас-

ные с позиции надѐжности переменные нагрузки [1-2]. Как известно, в условиях переменно-

го нагружения поверхностный слой детали накапливает микроскопические пластические де-

формаций и трещины [3]. 

Исходя из этого, объяснимо, что с увеличением шероховатости поверхности процесс 

образования деформаций и трещин в поверхностном слое при переменном нагружении ин-

тенсифицируется [4-7]. В этой связи возникает потребность в разработке таких методик, ко-

торые позволяют подбирать наивыгоднейшие режимы обработки, при которых будет дости-

гаться максимальный ресурс изделий при соблюдении всех требований к параметрам каче-

ства поверхностного слоя, при этом учитывая технологические возможности инструмента в 

плане его стойкости и долговечности. В работах [8-11] представлены примеры методик, поз-

воляющих проводить подобную оптимизацию технологических процессов для достижения 

наилучшего отдельного параметра качества продукции. 

В данной работе представлен результат проведѐнного испытания, посвящѐнного иссле-

дованию влияния режимов механической обработки при фрезеровании сплавов Д16 и Л63 на 

шероховатость поверхности изделия. Известно, что сплав Л63 и его аналоги широко исполь-

зуются в производстве муфт, при изготовлении деталей криогенной техники, узлов запорной 

арматуры. К примерам наиболее ответственных изделий возможно отнести центробежные 

рабочие колѐса водяных насосов, синхронизаторы коробок передач автомобилей, корпуса 

клапанов охлаждения поршневых двигателей самолѐтов, шестерни трансмиссии автомоби-

лей и так далее. При этом немалая часть таких деталей изготавливается при активном приме-

нении фрезерных операций. С реальными примерами возможно ознакомиться из рисунка 1. 

 

 
 

Рисунок 1 – Детали, выполненные из сплава Л63 и его аналогов: рабочее колесо водяного насоса (а), шестерня 

трансмиссии автомобиля «BMW 3 Series (E46)» (б), зубчатое колесо привода шпинделя модернизированного 

станка «OPTIMUM BF20 Vario» (в), синхронизатор коробки передач автомобиля «Audi A4» (г), корпус клапана 

системы охлаждения двигателя самолѐта «Cessna 172» в сборе (д) 
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Среди наиболее часто применяемых сплавов при производстве высоконагруженных из-

делий выделяется дюралюминиевый сплав Д16. Он отличается высокими прочностными ха-

рактеристиками при небольшой плотности, благодаря чему он успешно используется для из-

готовления ответственных деталей, таких как корпусные элементы узлов силовых установок, 

входящих в сборку силовых конструкций машин или статических конструкций. При этом 

большое количество таких деталей изготавливается при самом активном применении фрезе-

рования, с большим объѐмом снимаемого материала. В этой связи исследование влияния 

процесса фрезерования на параметры качества поверхностного слоя, в частности шерохова-

тости, становится особенно актуальным, например, для элементов обеспечения поперечной 

жѐсткости центроплана гражданского самолѐта (рисунок 2) [12, 13]. 

 

 
Рисунок 2 – Вид элементов обеспечения поперечной жѐсткости центроплана гражданского самолѐта 

(на элементах заметны многочисленные глубокие карманы, получаемые фрезерованием) 

 

Для разработки математической модели, позволяющей учитывать условия фрезерной 

обработки при оценке напряжѐнно-деформированного состояния изделия были использова-

ны зависимости по оценке коэффициентов снижения K предела выносливости при растяже-

нии-сжатии или изгибе (1) и при кручении (2) [14-16]: 
 

1 1
1

d F A

K
K

K K K K



  

 
    

 
, (1) 

 

1 1
1

d F A

K
K

K K K K



  

 
    

 
, (2) 

 

где K , K     эффективные коэффициенты концентрации напряжений при нормальных и 

касательных напряжениях, FK  , FK   – коэффициенты влияния шероховатости поверхности, 

K  – коэффициент влияния упрочнения поверхностного слоя, dK  – коэффициент влияния 

абсолютных размеров поперечного сечения, AK  – коэффициент анизотропии. 

При этом для определения коэффициентов влияния шероховатости поверхности ис-

пользуются следующие зависимости [16]: 
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при растяжении-сжатии или изгибе: 
 

1 0,22 log (log 1)
20

B
F ZK R


     , (3) 

 

при кручении: 

0,575 0,425F FK K    , (4) 
 

где ZR  – высота неровностей по 10 точкам, мкм; B  –  предел прочности материала, МПа. 

Представленная математическая зависимость позволяет определять коэффициент влия-

ния шероховатости исходя из значений параметра шероховатости ZR  и предела прочности 

материала B . В данных параметрах состоит еѐ потенциал к модификации за счѐт замены 

параметра шероховатости ZR  на параметры режима фрезерования. Данная мера позволяет 

связывать зависимости (3) и (4) с режимами фрезерования, назначаемыми на этапах разра-

ботки технологического процесса производства. 

Практическая значимость заключена в том, что на этапах конструкторской подготовки 

производится оценка напряжѐнно-деформированного состояния изделия, где конструктором 

берѐтся в учѐт состояние шероховатости поверхности, в то время как при разработке техно-

логии производства изделия требуется назначить такие режимы обработки, при которых бу-

дет обеспечена заданная конструктором шероховатость. Также, подобные зависимости будут 

полезны при решении задач реверс-инжиниринга, когда требуется произвести оценку надѐж-

ности и ресурса уже готового изделия. 

Для реализации этой цели был произведѐн натурный полный факторный эксперимент, 

который позволяет получать степенные зависимости следующего вида: 
 

m n p

Z ZR CS B  , 
 

где C – постоянный коэффициент; m, n и p – показатели степеней; ZS  – подача на зуб при 

фрезеровании, мм/зуб;   – скорость резания, м/мин; B – ширина фрезерования, мм. 

Для обработки результатов эксперимента использовался метод планирования много-

факторного эксперимента [17]. С видом выбранных для эксперимента заготовок из сплавов 

Д16 и Л63 возможно ознакомиться из рисунка 3, а и б соответственно.  

 

 
Рисунок 3 – Общий вид обработанных в ходе эксперимента заготовок,  

выполненных из сплавов Д16 (а) и Л63 (б) 
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Обработку было принято решение производить в тисках на фрезерном станке OPTI-

MUM BF20 Vario с модулем числового программного управления. Управление происходило 

с помощью блока управления Reiner CNC57 и программного пакета PUMOTIX. В качестве 

варьируемых в процессе эксперимента величин параметров режима фрезерования были вы-

браны: скорость резания  , глубина фрезерования t и подача на зуб ZS . 

Таким образом, из составленной матрицы полного факторного эксперимента было по-

лучено 9 различных комбинаций режимов фрезерования. С учѐтом двух исследуемых мате-

риалов общее число исследуемых режимов составило 18, а с диапазоном режимов фрезеро-

вания можно ознакомиться из данных таблицы 1. 

 
Таблица 1 – Диапазон параметров режимов фрезерования 

Материал Д-16 Л-63  

Величина 

Ширина фре-

зерования B, 

мм 

Скорость 

резания    

м/мин 

Подача на 

зуб   , 

мм/зуб 

Ширина фре-

зерования B, 

мм 

Скорость 

резания    

м/мин 

Подача на 

зуб   , 

мм/зуб 

max 2 94,248 0,05 1 113,135 0,01 

min 1 31,416 0,02 0,3 22,619 0,0067 

Инструмент 

 

Фреза концевая, диаметр d = 10 мм,  

число зубьев z = 4 

Фреза концевая, диаметр d = 12 мм,  

число зубьев z = 5 

 

Для проведения эксперимента были выбраны две фрезы, выполненные из быстрорежу-

щей стали, с износостойким покрытием из нитрида титана. Фреза, которая использовалась 

при обработке сплава Д16, имела 4 зуба, передний угол 10   , задний угол 14   , угол 

наклона зубьев 30     Другая фреза, использованная при обработке сплава Л63, имела 5 

зубьев, передний угол 12   , задний угол 15   , угол наклона зубьев 30   . 

С целью достижения равномерного припуска и чѐткого соблюдения заданных величин 

параметров режима фрезерования перед сериями экспериментальных проходов на черновом 

режиме подготавливалась технологическая база. После каждой серии экспериментальных 

проходов заготовка вынималась из тисков и устанавливалась на профилометр БВ-7669, где 

проводились соответствующие замеры параметров шероховатости [18, 19]. Для каждой по-

верхности, сформированной в результате прохода на исследуемом режиме, было выполнено 

по 3 замера таких величин, как среднее арифметическое отклонение профиля aR , высота 

микронеровностей по 10 точкам ZR  и средний шаг неровностей mS . Результаты измерений 

приведены в таблице 2. 

 
Таблица 2 – Величины параметров шероховатости, полученные в результате проведения эксперимента 

Материал Д-16 Л-63 

Режим 
  , 

мкм 

  , 

мкм 

  , 

мкм 

  , 

мкм 

  , 

мкм 

  , 

мкм 

1 5,08 31,3 234 2,62 18,3 130 

2 5,02 26,2 274 1,58 18,1 67,1 

3 2,98 17,4 148 1,72 14,6 102 

4 3,4 21,7 163 2,09 21,4 122 

5 5,17 36,3 280 2,6 16,5 125 

6 4,45 29,3 225 1,66 12,2 80,77 

7 6,44 37,6 386 2,36 16,9 86,3 

8 4,42 27,4 198 1,98 18 100 

9 3,17 19,1 214 2,21 16,4 96,7 
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В результате обработки данных экспериментов методом планирования многофакторно-

го эксперимента были получены следующие степенные зависимости:  
 

Д16 
0,184 0,133

0,456
23,678 Z

Z

S
R

B


 , 

0,162 0,111

0,335
3,689 Z

a

S
R

B


 , 

0,172 0,178

0,41
218,842 Z

m

S
S

B


 . 

Л63 
0,109

0,083 0,0551
14,889Z

Z

R
B

S



, 

0,0096 0,584

0,063
28,678 Z

a

S
R

B


 , 

0,046 0,482

0,0308
1056,042 Z

m

B S
S 


. 

 

Таким образом, зависимость для определения эффективного коэффициента концентра-

ции напряжений возможно представить в виде: 
 

0,184 0,133

0,456

16 1 0.22 (23.678 ) ( 1)
20

Д Z
F

BS
log logK

B


    , 

0,109

0,083 0,

3

0551

6 1 0.22 (14,889 ) ( 1)
20Z

BЛ

F

B
l g

S
K o log


   


, 

 

где зависимость 
16Д

FK  применима для сплава Д16, а 
63Л

FK  – для латуни Л63. 

Заключительным этапом представленных в данной работе исследований был проведен 

численный эксперимент, в процессе которого оценивались максимальные напряжения, дей-

ствующие на режущих кромках инструмента при таких условиях обработки, при которых 

проводился натурный эксперимент по определению шероховатости поверхности. Несмотря 

на изначальное понимание, что напряжения на режущих кромках не превысят критических 

значений, результаты данного эксперимента могут послужить в качестве референтных дан-

ных при экстраполяции поведения инструмента в экстремальных режимах. Это может быть 

актуальным при разработке более производительного технологического процесса или при 

наличии более сложных условий обработки. Кроме того, зависимости, позволяющие опреде-

лять величину максимальных напряжений на кромке инструмента от параметров режима, 

могут быть полезными при решении многокритериальной оптимизации. Такой подход поз-

воляет выбирать режимы обработки не только с точки зрения минимизации коэффициента 

снижения предела выносливости, но и минимальной нагрузки на режущие элементы инстру-

мента. Выбор таких режимов обработки способствует снижению общей нагрузки на техно-

логическую систему и продлевает срок службы инструмента, тем самым снижая затраты на 

его замену, что особенно важно при использовании дорогостоящего инструмента. К приме-

ру, в работе [20] демонстрируется диаграмма распределения эквивалентных напряжений и 

амплитуды их изменения по передней поверхности режущего клина, где расположение пи-

ковых значений напряжений коррелируется с расположением лунки износа. Это показывает 

непосредственную связь между локальными напряжениями и механизмами износа инстру-

мента. 

Для этого в программном комплексе T-Flex были разработаны конечно-элементные мо-

дели, состоящие из виртуальных тел рабочих участков фрез. С видом виртуальных геомет-

рий участков фрез можно ознакомиться из рисунка 4. 
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Рисунок 4 – Виртуальные геометрии режущих участков фрез для обработки 

сплава Д16(А) и сплава Л63(Б) 

 

Для виртуальных тел конечно-элементных моделей были заданы исходные данные, не-

обходимые для определения напряжѐнно-деформируемого состояния рабочих участков ис-

следуемых фрез: физико-механические характеристики материалов, коэффициенты уравне-

ний, описывающих пластическое поведение и разрушение материала. Кроме того, в соответ-

ствии с режимами обработки, применѐнными в процессе натурного эксперимента, были 

определены компоненты силы резания, которые и являлись прикладываемыми к контактным 

поверхностям зубьев фрез в качестве нагрузки. 

Зависимости, использованные для определения компонентов силы резания, представ-

лены далее [21]: 

10 x u y

P Z
Z q w

C t B S z
P

D n
 , 

0,4 tanX ZP P  , 

0,6y ZP P , 

где ω – угол наклона винтового зуба фрезы;              – коэффициент и показатели сте-
пени, зависящие от материала и способа фрезерования; n – число оборотов фрезы, об/мин; z 

– число зубьев фрезы; D – диаметр фрезы, мм; B – ширина фрезерования, мм. 

В таблице 3 представлены результаты определения компонентов силы резания, соот-

ветствующей режимам фрезерования в процессе проведения натурного эксперимента по 

определению параметров шероховатости. 
 

Таблица 3 – Результаты определения компонентов силы резания при фрезеровании 

Глубина резания t, мм Подача на зуб   , мм   ,     ,     ,   

Сплав Д16 

2 0,05 197,6 118,6 45,6 

2 0,02 102,2 61,3 23,6 

1 0,05 108,9 65,3 25,5 

1 0,02 56,3 33,78 13 

1,5 0,035 119,4 71,6 27,5 

Сплав Л63 

1 0,01 58,1 34,9 13,4 

1 0,0067 43.5 26,1 10 

0,3 0,01 20,6 12,4 4,7 

0,3 0,0067 15,5 9,2 3,5 

0,65 0,00835 35,2 21,2 8,1 
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В процессе определения напряжѐнно-деформируемого состояния рабочих участков 

фрез максимальные значения эквивалентных напряжений         заносились в таблицу 4. 
 

Таблица 4 – Значения максимальных эквивалентных напряжений, действующих по режущим зубьям фрез 

Глубина, мм Подача на зуб, мм             , МПа 

Сплав Д-16 

2 0,05 380,4 

2 0,02 197,6 

1 0,05 209 

1 0,02 108,4 

1,5 0,035 230 

Сплав Л-63 

1 0,01 201 

1 0,0067 150,5 

0,3 0,01 71 

0,3 0,0067 53 

0,65 0,00835 122 

 

В таблицах 3 и 4, а также в полученных степенных зависимостях по определению мак-

симальной величины эквивалентных напряжений, действующих на режущем участке фрезы, 

среди параметров режимов фрезерования нет скорости резания. Этот параметр был исключѐн 

на этапе проверки значимости коэффициентов регрессии. 

На рисунке 5 представлен пример распределения эквивалентных напряжений     
   по 

виртуальным конечно-элементным телам режущих участков фрез, полученных в результате 

проведѐнного численного эксперимента. 
 

 
Рисунок 5 – Эквивалентные напряжения во фрезе (по 4 теории прочности) при первом режиме резания  

сплава Л63 (А) и девятом режиме резания сплава Д16 (Б) (см. табл. 2) 

 

Таким образом, по результатам проведѐнного численного эксперимента были получены 

следующие степенные зависимости: 

для сплава Д16:  

 
16 0,716 0,865

(max) 951,6Д

эквIV ZS B  , 

для сплава Л63: 
 

63 0,726 0,866

(max) 2928,6Л

эквIV ZS B  . 
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Для наглядности данные зависимости представлены в графической форме на рисунке 6. 

 

 
Рисунок 6 – Графическое отображение зависимостей по определению 

максимальных эквивалентных напряжений     
    действующих по режущей части фрез 

от параметров режима фрезерования сплава Д16 (А) и сплава Л63 (Б) 

 

Вывод: в результате проведѐнной работы были получены зависимости, связывающие 

параметры шероховатости поверхности с параметрами режима фрезерования для сплавов 

Д16 и Л63. Кроме того, были модифицированы зависимости для определения коэффициента 

снижения предела выносливости при растяжении-сжатии и кручении, что позволило устано-

вить их связь с параметрами режимов механической обработки. 

Дополнительно проведѐн численный эксперимент, в ходе которого определены зависи-

мости, связывающие величину максимальных напряжений, действующих на режущих кром-
ках инструмента, с параметрами режима фрезерования. Эти результаты могут быть полезны 

для дальнейших исследований, направленных на анализ механизма разрушения инструмента 

и повышения его стойкости. 

Предложенные зависимости могут использоваться в задачах многокритериальной оп-

тимизации технологического процесса. Они позволяют задавать режимы фрезерования, 

обеспечивающие как достижение максимального предела выносливости поверхностного 

слоя изделия, так и минимизацию напряжѐнности инструмента. Работа по снижению напря-

жѐнности процесса резания может повлиять в лучшую сторону на уровень вибраций, что в 

свою очередь, в контексте обработки высокоточных изделий может в значительной мере 

улучшить качество поверхностного слоя.  

Совместное использование разработанных зависимостей с методиками определения 

распределения температурных полей в зоне резания открывает возможности для создания 

моделей, направленных на снижение интенсивности износа инструмента. Это, в свою оче-

редь, позволит повысить его стойкость, обеспечивая экономическую эффективность техно-

логического процесса. 
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В настоящей работе рассматривается вопрос оценки виброактивности сложных 

многоканальных агрегатированных гидравлических приборов (АП), сочетающих в своей 

конструкции несколько одновременно задействованных рабочих элементов (дроссели, золотники), 

проточные каналы сложной геометрии, элементы управления задачей режимов. В таких условиях 

крайне важно определить вклад основных элементов в результирующую вибрационную 

характеристику устройства. Для выполнения указанных работ необходимо разработать порядок 

и методику их выполнения. В представленной работе приводятся основные положения 

разработанной методики и результаты их реализации, включающие в себя следующую 

последовательность действий: 

• Перед установкой на стенд АП проводилось определение собственных частот свободных 

колебаний конструкции и еѐ элементов путѐм его свободного подвеса. Полученные 

результаты учитывались при последующем анализе. 

• Разработана программа выполнения измерений вибрационных характеристик АП на 

различных гидравлических режимах его работы. Составлена карта точек контроля вибрации, 

определяющая характеристики конкретных элементов конструкции АП. 

• Разработана форма представления и анализа вибрационных характеристик по точкам 

измерения с температурным распределением результатов по 1/3 октавным полосам частот. 

• Выполнены планируемые испытания, проведѐн анализ результатов, определены направления 

работ по улучшению конструкции АП и условий его испытаний. 

Результаты применения приведѐнной методики при испытаниях виброактивности 

экспериментального образца АП позволили как определить направление улучшения его 

конструкции, так и оптимизировать режимы работы основных рабочих органов. 
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Введение 

 

Снижение виброактивности оборудования систем судовой гидравлики является важной 

технической задачей. Вибрационные характеристики сказываются как на эксплуатационных 

качествах системы в целом, так и на технических параметрах корабля. 

Особенно сложной задача является в случае разработки агрегатированных гидравличе-

ских приборов (АП), представляющих собой единый конструктив, обобщающий в себе раз-

личные дросселирующие устройства, каналы проточных частей сложной формы, элементы 

управления задачей режимов работы, а также дублирующие каналы функционирования [1]. 

Для выполнения такого объѐмного исследования необходимо заранее разработать про-

грамму и методику проведения комплекса работ [2], определиться с целями и чѐтко сформу-

лировать задачи исследования. Далее, согласно поставленным задачам, требовалось разрабо-

тать методику получения, систематизации и анализа большого массива данных, включаю-

щих в себя как вибрационные характеристики, так и функциональные параметры работы АП.  

Исходя из такого подхода работы выполнялись в следующей последовательности: 

• Перед установкой на стенд АП проводится определение собственных частот свобод-

ных колебаний конструкции и еѐ элементов. Полученные результаты учитываются при по-

следующем анализе. 

• Разрабатывается программа выполнения измерений вибрационных характеристик АП 
на различных гидравлических режимах его работы. Составляется карта точек контроля виб-

рации, определяющая характеристики конкретных элементов конструкции АП. 

• Разрабатываются формы представления и анализа вибрационных характеристик по 
точкам измерения с температурным распределением результатов по 1/3 октавным полосам 

частот. 

• Выполняются планируемые испытания, проводится анализ результатов, определяются 
направления работ по улучшению конструкции АП и условий его испытаний. 

 

1 Определение собственных частот свободных колебаний конструкции прибора 

 

Перед установкой на испытательный гидравлический стенд АП необходимо определить 

собственные частоты свободных колебаний конструкции и еѐ элементов с целью последую-

щего учѐта их влияния на вибрационную характеристику функционирующего изделия. Для 

этого прибор свободно подвешивается и механически возбуждался ударом резинового мо-

лотка в средней зоне основного элемента конструкции (несущая плита, монолитный корпус, 

несущая рама и др.). Удары производятся в выбранных взаимно перпендикулярных направ-

лениях – в нашем случае по направлению оси «X», совпадающей с направлением подключе-

ния штуцеров гидравлических магистралей. 

Измерительные головки с установленными в трѐх взаимно перпендикулярных плоско-

стях вибропреобразователями крепятся в выбранных точках контроля на корпусе, в области 

основных рабочих элементов, на опорных элементах конструкции.  

Анализ приводится в обобщѐнном виде в 1/3 октавной полосе частот в диапазоне от 5 

Гц до 10 кГц. Среднеквадратичные значения вибрации по трѐм взаимно перпендикулярным 

направлениям измеряются во всех точках контроля. 

Вибрационная характеристика, полученная в ходе исследования экспериментального 

образца АП, представлена на рисунке 1. 
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Рисунок 1 – Спектральная характеристика свободных вибрационных колебаний АП 

 

Представленный результат достаточно наглядно характеризует основные дискретные 

проявления вибрационной характеристики в частотном спектре. Во всех точках контроля ос-

новная частота возмущения лежит в окрестности полосы со среднегеометрическим фильтром 

400 Гц. В общем случае можно говорить, что в диапазоне частот от 200 до 600 Гц для всех 

точек контроля наблюдается максимальный вибрационный отклик на механическое возму-

щение свободноподвешенной конструкции АП. 

 

2 Разработка программы испытаний АП 

 

На первом этапе стендовых исследований образца АП необходимо определить места 

расположения точек контроля вибрации, а также разработать карту гидравлических режимов 

функционирования изделия на испытательном стенде [3]. 

При определении расположения точек измерения вибрации на поверхностях АП, под-

водящих трубопроводах и сопутствующем стендовом оборудовании необходимо руковод-

ствоваться размещением основных конструктивных элементов, влияющих на передачу энер-

гии от потока рабочей среды к конструкции прибора. Тем самым локализуются потенциаль-

ные источники вибрации в агрегатированном приборе, определяется спектральное распреде-

ление вибрации от них и взаимное влияние источников по поверхности изделия, а также на 

штатных точках контроля вибрации. В качестве примера такого подхода к выбору точек из-

мерения на рисунке 2 приводится их схема расположения для экспериментального образца 

АП, установленного на испытательном стенде. 
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в г 

Рисунок 2 – Карта точек контроля вибрации: 

а, б – расположение точек на АП; в – расположение точек на стендовом нагрузочном устройстве;  

г – таблица точек контроля по группам 

 

Точки измерения вибрации, расположены согласно разработанной карте точек кон-

троля вибрации (КТКВ). Они объединены в 5 групп, исходя из типа конструктивных элемен-

тов, на которых они располагались, возможностей измерительного оборудования, сравнимо-

сти результатов в группе. 

В качестве обобщѐнных данных вибрационных характеристик целесообразно исполь-

зовать 1/3 октавные уровни вибрации, получаемые в условиях, соответствующих нормати-

вам. Контролироваться должны как установившиеся режимы работы АП (стационарные ре-

жимы), так и переходные (нестационарные) при изменении параметров движения рабочей 

среды через АП, с измерением импульсной вибрации (ИВ).  

Направление осей установки вибропреобразователей во всех случаях подчиняется схе-

ме, представленной на рисунке. 

Далее разрабатывается программа проведения испытаний, включающая в себя провер-

ку стендовых характеристик и их влияние на показатели изделия, измерение штатных и до-

полнительных режимов работы основных элементов работы АП [4]. Для экспериментального 

образца АП при исследовании на измерительном стенде был разработан следующий порядок 

испытаний: 

• Исследование спектральной картины распределения вибрации по конструкции АП с 

локализацией основных источников вибрации [5]. 

• Определение вибрационной характеристики АП на режимах с повышенным значени-
ем расхода. 

• Определение уровней вибрации на переходных режимах работы АП. 
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• Оценка изменения уровней вибрации вследствие перераспределения перепада давле-

ния на рабочих органах АП – при изменении степени открытия золотника. 

• Оценка результатов исследования и выработка технических решений, направленных 
на снижение виброактивности АП в условиях испытательного стенда. 

 

3 Разработка метода получения, обобщения и анализа результатов испытаний 

 

Ввиду большого количества точек контроля вибрационных характеристик конструкции 

АП, значительного перечня режимов его функционирования на измерительном стенде, а 

также наличия сторонних источников, влияющих на полученные характеристики, требуется 

внимательно подойти к вопросу анализа и обобщения полученных результатов. 

Традиционно для анализа и соотнесения результатов используется графическая форма 

представления результатов измерения в виде графиков спектральных характеристик (рису-

нок 3). Такой подход удобен и нагляден в случае, когда сравниваются несколько характери-

стик. В случае, когда единовременному анализу подлежат десятки характеристик, удобнее 

пользоваться табличным представлением спектральных характеристик по точкам с выпол-

ненным температурным распределением величин по полосам (рисунок 4). Также удобно в 

массиве полученных данных задать выделение для выраженных составляющих частотного 

спектра – дискретных составляющих спектра, определяемых уровнем в полосе  

с 1/3-октавным фильтром, на 6 дБ превышающем уровни в соседних полосах (сплошном 

спектре). 
 

а 

 
 

б 

 
 

в 

 
 

Рисунок 3 – Сравнительная характеристика стендовой вибрационной помехи в зависимости  

от величины расхода по осям: а – направление X (по потоку); б – направление Y; в – направление Z 
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На рисунке 4 приводятся результаты работы по построению карты вибрационных воз-

мущений экспериментального АП, полученные в зонах размещения основных конструктив-

ных элементов, таких как дроссели, золотники, в точках подключения стендовых трубопро-

водов, а также на несущей плите прибора согласно КТКВ и режима испытаний. 

 

 
Рисунок 4 – Вибрационная карта значений по полосам частот в направлении контроля по оси Z 

 

Данная карта представляет собой сводную таблицу полученных 1/3 октавных характе-

ристик вибрации для всех контролируемых точек по КТКВ по выбранной оси координат, для 

каждой из полос частотного спектра которой выполнено цветовое распределение величин. 

Также фиолетовым цветом определяются значения дискретных составляющих спектральных 

характеристик. 

На приведѐнном рисунке отражена вибрационная картина для испытываемого АП на 

установившемся режиме работы в абсолютных значениях. Аналогичную форму анализа 

удобно использовать и при оценке относительных (сравнительных) величин. 

 

4 Оценка виброактивности агрегатированного гидравлического прибора 
 

Далее выполнялись измерения вибрационных характеристик и выявлялись характерные 

дискретные составляющие относительно конструктивных элементов, а значит и точек изме-

рения экспериментального образца АП согласно разработанной программе и в соответствии 

с КТКВ. 

Первым этапом оценивались вибрационные характеристики изделия на штатных, уста-

новившихся режимах его работы с постоянными показателями величин давлений и расхода 

рабочей жидкости в жидкостном тракте. 

Также контролю и анализу подвергалась импульсная вибрация на нестационарных ре-

жимах работы АП (при перекладке режимов его работы). Еѐ контроль осуществлялся по 

накопленным за время усреднения максимальным значениям уровня. Эти испытания пред-

полагали большую информативность картины влияния рабочих органов на вибрационную 

характеристику изделия, однако в значительной части контролируемого частотного диапазо-

на спектр вибрации практически не отличался от результатов, получаемых на стационарных 

режимах. Спектральные характеристики, разнесѐнные по группам контрольных точек, строго 

соответствовали как по уровням (расхождение в среднем от 2 до 3 дБ), так и по характерным 

частотам.  

После получения штатных вибрационных характеристик следующим этапом исследо-

вания стало определение влияния величины открытия золотника при работе АП, которое 

оценивалось по сводным вибрационным картам согласно КТКВ (рисунок 5). Расход на дан-

ном режиме работы изделия поддерживался постоянным, при этом изменялась величина от-
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крытия золотника, что влекло за собой перераспределение перепадов давления рабочей сре-

ды на рабочих органах прибора. 

 

 
Рисунок 5 – Карта распределения отклонений вибрации при изменении значения открытия АП по оси Z:  

синее – уровни вибрации уменьшаются с увеличением открытия;  

красное – уровни вибрации увеличиваются с увеличением открытия 

 

Анализ вибрационных характеристик режимов с перераспределѐнными перепадами дал 

следующие результаты: 

• Уровни вибрации на золотнике (точка 8) после перераспределения перепадов снизи-

лись в большинстве частот рассматриваемого диапазона, что закономерно, т.к. срабатывае-

мый на нѐм перепад давления упал. 

• На блоке дросселей, нагруженном большим перепадом давления, наблюдается рост 
уровней вибрации, особенно заметный в низкочастотном диапазоне.  

• На опорных точках АП (точки 1–6) в целом отмечается некоторый рост уровней виб-
рации в средне- и низкочастотном диапазонах, а также существенное снижение в высокоча-

стотном диапазоне. 

Далее оценивалось влияние величины расхода на номинальных режимах работы АП – 

также по сводным вибрационным картам согласно КТКВ (рисунок 6). 

 

 
Рисунок 6 – Карта распределения отклонений вибрации при изменении значения расхода через АП по оси Z:  

синее – уровни вибрации уменьшаются с увеличением расхода; 

красное – уровни вибрации увеличиваются с увеличением расхода 

 

Для этого режима испытаний сохраняется постоянной величина открытия золотника, 

при этом увеличивается величина пропускаемого расхода рабочей жидкости. Как и следова-
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ло ожидать, практически повсеместно наблюдается увеличение вибрационной характеристи-

ки, независимо от места расположения контрольных точек и направления измерений. При 

этом с ростом величины расхода вибрационная характеристика также растѐт. 

В рамках разработанной программы испытаний и с применением рассмотренных мето-

дов оценки данных были также проведены измерения вибрационных характеристик экспе-

риментального АП и определено влияние на них внешних нагружающих величин давления, а 

также работы управляющего контура. 

Все эти данные позволили сформулировать обоснованные выводы и предложить ряд 

технических и организационных решений, положительно сказавшихся на снижении уровня 

вибрации как отдельных элементов, так и экспериментального АП в целом. 

 

Заключение 

 

Результатом представленной работы стала разработка методики проведения испытаний 

сложных агрегатированных гидравлических приборов на испытательном стенде, включаю-

щая в себя последовательность выполняемых операций, средства и подходы их реализации и 

программно-математический аппарат их анализа.  

Результатом применения данной методики при выполнении испытаний виброактивно-

сти экспериментального АП стали следующие решения и рекомендации: 

1. Для снижения вибрации на частотах собственных колебаний конструкции АП реко-

мендована доработка опорно-амортизирующей конструкции с изменением еѐ жѐсткостных и 

габаритных характеристик. 

2. Улучшение условий проведения испытаний АП на испытательном стенде за счѐт 

применения опорных конструкций увеличенной массы и жѐсткости. 

3. При работе прибора целесообразно переходить к полному открытию при соответ-

ствующей регулировке дросселей – это даѐт снижение общих уровней вибрации на опорных 

точках. 

4. Форсирование существующей конструкции по расходам более чем на 10–15 процен-

тов от номинального нецелесообразно, исходя из полученных вибрационных характеристик. 

В случае необходимости увеличения расхода более чем на 15 процентов следует заменять 

гильзу следующей по типоряду с большим расходом. 

5. Влияние нагрузки на виброактивность АП определяется еѐ направлением действия 

(знаком): при положительной нагрузке виброактивность снижается, при отрицательной – 

увеличивается.  
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In this paper, we consider the issue of evaluating the vibration activity of complex multichannel 

aggregated hydraulic devices (AD) that combine in their design several simultaneously involved working 

elements (throttles, spool valves), flow channels of complex geometry, and control elements of various 

modes. In such conditions, it is extremely important to determine the contribution of the main elements to 

the resulting vibration characteristic of the device. To perform these works, it is necessary to develop an 

order and methodology for their implementation. The paper presents the main provisions of the developed 

methodology and the results of their implementation, including the following sequence of actions:  

• Before installing the AD on the bench, the natural frequencies of free vibrations of the structure and 

its elements were determined by its free suspension. The results obtained were taken into account in 

the subsequent analysis. 

• A program for measuring the vibration characteristics of the AD in various hydraulic modes of 

operation was developed. A map of vibration control points was compiled, determining the 

characteristics of specific structural elements of the AD design.  

• A form of presentation and analysis of vibration characteristics at measurement points with a 

temperature distribution of the results over 1/3 octave frequency bands was developed.  

• The planned tests were carried out, the results were analyzed, and the directions of work to improve 

the design of the AD and its test conditions were determined.  

The results of applying the above methodology in testing the vibration activity of the experimental AD 

sample made it possible both to determine the direction of improvement of its design and to optimize the 

operating modes of the main working bodies. 
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Разработана спекл-интерферометрическая установка для исследования в автоматическом режиме 

форм и частот колебаний конструкций газотурбинных двигателей  посредством сканирования в 

заданном диапазоне частот. Для привязки каждого кадра к частоте колебаний объекта 

сканирование гармоническим сигналом и управление видеопотоком осуществляются с компьютера с 

помощью одной программы. Результатом работы программы является интерферометрический 

фильм с информацией о вибрационном состоянии объекта на всех частотах заданного диапазона. 

Резонансные частоты определяются по статистическому критерию спекл-интерферограмм.  

С помощью разработанной установки проведены исследования форм и частот колебаний рабочей 

лопатки компрессора. Проведено исследование перехода  колебаний лопатки компрессора 

направляющего аппарата с одной формы на другую при росте частоты возбуждающего сигнала.  

 

Ключевые слова: цифровая корреляционная спекл-интерферометрия; формы и частоты колебаний; 

интерферометрический фильм; суперпозиция форм колебаний 
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Введение 

 

В настоящее время достигнут  значительный прогресс в разработке математических ме-

тодов численного моделирования и развитии вычислительной техники, что позволяет в 

большинстве случаев с достаточной точностью определять частоты и формы колебаний де-

талей и конструкций газотурбинных двигателей (ГТД). Вместе с тем результаты, полученные 

расчѐтными методами, требуют экспериментальной верификации, так как при создании чис-

ленной модели невозможно учесть все реальные условия эксплуатации конструкции и из-за 

неопределѐнностей и допущений часто приходится прибегать к упрощениям. Следует отме-

тить также, что в реальных конструкциях при их изготовлении всегда возникают малые от-
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личия деталей, вызванные технологическими допусками, неоднородностью материала, тех-

нологическими несовершенствами при сборке и т. д. Причѐм все эти факторы имеют случай-

ный характер, что затрудняет расчѐт колебаний конструкций ГТД с помощью численных ме-

тодов. 

В связи с этим экспериментальные исследования вибрационных характеристик деталей 

и конструкций  газотурбинных двигателей, особенно тех, которые подвергаются наиболь-

шим нагрузкам в процессе эксплуатации, являются непременными и обязательными меро-

приятиями для повышения работоспособности и надѐжности конструкций ГТД. 

Основным экспериментальным средством исследования вибрационного состояния де-

талей и узлов всех типов турбомашин является тензометрирование [1]. Однако при тензо-

метрировании возникает проблема выбора мест расположения тензодатчиков, которые необ-

ходимо выбрать таким образом, чтобы получить максимальную информацию об опасных 

динамических состояниях конструкции. Для решения этой задачи возникает необходимость 

в предварительном определении собственных форм и частот колебаний исследуемой кон-

струкции в реально возбудимой части спектра. Наиболее полную информацию о колебаниях 

деталей и узлов ГТД дают классические методы голографической и спекл-интерферометрии 

[2–6], а также появившиеся в последнее время их цифровые варианты [7–9]. 

Вместе с тем, хотя набор форм и частот колебаний является важной информацией, в 

некоторых случаях необходимо проследить за развитием колебаний конструкций ГТД в ди-

намике при изменении частоты вращения ротора, когда падает или растѐт частота возбужда-

ющих сил во времени. Это позволяет изучить процесс взаимного перехода форм собствен-

ных колебаний при изменении частоты возбуждения, а также более достоверно установить, 

является ли наблюдаемая интерференционная картина формой колебаний. Как отмечено в 

[10], достаточно исследовать поведение формы при некотором изменении частоты возбуж-

дения. Если при этом узловые линии не перемещаются, частота является резонансной, в про-

тивном случае возбуждается суперпозиция форм. 

Для решения этой технической задачи может быть использовано несколько подходов. 

В работе [11, 12] применялась киноголографическая установка, созданная на базе импульс-

ного рубинового лазера, с частотой съѐмки  несколько десятков кадров в секунду. Однако 

наряду с дороговизной и большими техническими трудностями, связанными с созданием го-

лографического фильма, вследствие того, что все интерференционные полосы имеют равную 

яркость, полоса нулевого порядка неотличима от других интерференционных полос, что в 

значительной степени усложняет даже качественную трактовку результатов при анализе по-

лученного фильма. В работах [13, 14] использовался метод голографической интерферомет-

рии в реальном времени, когда восстановленное с голограммы изображение объекта в ис-

ходном состоянии интерферометрически сравнивается с колеблющимся объектом. Одновре-

менно с этим регистрируется изменяющаяся интерференционная картина, несущая инфор-

мацию о вибрационном состоянии исследуемого объекта. Недостатком этого метода являет-

ся низкий контраст интерференционных полос, что снижает информативность исследований. 

Кроме того, сложность в автоматизации и высокие требования к виброизоляции оптической 

схемы во многом затрудняют использование классической голографической интерферомет-

рии для определения вибрационных характеристик деталей и узлов ГТД в заводских и про-

изводственных условиях. Эти недостатки в значительной мере отсутствуют при использова-

нии цифровых интерферометрических методов. В работе [15] авторы зарегистрировали ди-

намику изменения колебаний объекта в зависимости от роста частоты возбуждения в виде 

интерферометрического фильма с помощью цифровой голографической интерферометрии. 

Однако при просмотре фильма, полученного методом усреднения во времени в цифровом 

варианте, видны только узловые линии на объекте и практически нет информации  об ампли-

тудах колебаний в пучностях объекта, так как интерференционные картины в этом случае 
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имеют квазибинарный вид. При использовании цифрового стробоскопического способа все 

интерференционные полосы имеют одинаковый контраст, вследствие чего нельзя определить 

положение узловых линий на колеблющемся объекте.  

Цель настоящей работы – показать возможности спекл-интерферометрии для непре-

рывного исследования в автоматическом режиме колебаний конструкций ГТД в любом за-

данном диапазоне частот. 

 

Описание установки и экспериментальная часть 

 

Для достижения указанной цели разработана установка на основе метода цифровой 

корреляционной спекл-интерферометрии (рисунок 1). Используемая оптическая схема ин-

терферометра с диффузным опорным пучком соответствует работе [16]. 

 

 
 

Рисунок 1 –  Спекл-интерферометрическая установка для исследования колебаний конструкций ГТД  

в динамике при изменении частоты: а – внешний вид; б – оптическая схема. 

1 – лазер; 2 – расширитель пучка; 3 – диффузно-рассеивающий элемент; 4 – вибрирующий объект;  

5 – универсальное специальное приспособление; 6 – пьезокерамические диски; 7 – видеокамера; 

8 – персональная ЭВМ; 9 – усилитель 

 

Когерентный луч лазера 1, расширительная линза 2, диффузно-расссеивающий элемент 

3 и исследуемая деталь 4, закреплѐнная с  помощью универсального специального приспо-

собления 5, расположены на одной оптической оси. Видеокамера 7 должна быть максималь-

но приближена к этой оптической оси. В качестве исследуемой детали в данной работе ис-

пользовалась рабочая лопатка компрессора. Для возбуждения колебаний лопатки внутрь 

универсального специального приспособления 5 вмонтированы пьезокерамические диски 6, 

что позволяет использовать бесконтактный метод возбуждения колебаний волновой дефор-

мацией [17]. При этом методе возбудитель не влияет на собственные частоты и не искажает 

формы колебаний  лопатки. Предотвращается пропуск отдельных форм, который возможен 

при контактном возбуждении. Универсальное специальное приспособление 5 жѐстко кре-

пится к массивной плите интерферометра. В этом случае вместе они составляют единое це-

лое с большой массой (более тонны), что исключает влияние массы лопатки на результаты 

исследований еѐ собственных частот и форм колебаний [18]. 

Для возбуждения колебаний лопатки 4 в исследуемом диапазоне частот с ПЭВМ 8 че-

рез усилитель 9 в режиме сканирования подаѐтся гармонический сигнал на встроенный пье-

зовозбудитель колебаний 6. На фоточувствительной матрице видеокамеры 7 непрерывно ре-

гистрируется и вводится в компьютер результирующая интерференционная картина двух 

спекл-структур, образованных шероховатой поверхностью лопатки 4 и диффузно-
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рассеивающим элементом 3. Ввиду того, что генерация гармонического сигнала и управле-

ние регистрацией видеопотока осуществляются одной программой, каждый кадр привязан к 

определѐнной частоте колебаний объекта. Сканирование в исследуемом диапазоне частот 

проводится K раз (обычно K от 3 до 5) в автоматическом режиме.  

Для  кадров, соответствующих одинаковым частотам, находятся всевозможные разно-

сти. На каждой частоте число разностных изображений составит [19]: 

 

      (   ). (1) 

 

Распределение яркости в точке (x, y) каждого разностного изображения будет иметь 

вид [20]: 

   (   )  |√       (
   (   )

 
)        (   )|, (2) 

 

где   ,   – усреднѐнная за время ввода яркость предметного и опорного пучков в точке (   ); 
   – функция Бесселя первого рода нулевого порядка;  (   ) – амплитуда колебаний поверх-

ности в точке(   );   – длина волны лазерного излучения;   (   )– разность фаз между 

предметным и опорным пучками в точке (   ). 
Затем эти разностные изображения складываются: 

 

 (   )  ∑    (   )
 
 . (3) 

 

При сложении используется порог h : 

 

  (   )  {

                          (   )     

 (   )           (   )     

   (   )                  (   )   
, (4) 

 

где    (   )– целая часть значения величины 
 (   )

 
. 

Использование порога позволяет снизить шумы в зоне вторичных максимумов функ-

ции Бесселя за счѐт усреднения. В итоге формируются интерференционные картины, несу-

щие информацию о колебаниях объекта на каждой частоте, которые вводятся в память ком-

пьютера и записываются в папку для создания интерферометрического видеофильма. 

Применение созданной установки позволяет в автоматическом режиме определять 

формы и частоты колебаний деталей ГТД в любом заданном диапазоне частот, что снижает 

трудоѐмкость и сокращает время проведения вибрационных испытаний. На рисунке 2 пока-

заны результаты исследования форм и частот колебаний рабочей лопатки компрессора в 

диапазоне от 200 до 4600 Гц. Резонансные частоты определяются по статистическим харак-

теристикам спекл-интерферограмм. В качестве статистической характеристики  в данной 

работе использовалась величина среднеквадратического отклонения между спекл-полями, 

образованными поверхностью неподвижной и колеблющейся на разных частотах лопатки. 

Расчѐт величины  проводился не по всему кадру, а только по точкам, принадлежащим 

поверхности лопатки. Значения резонансных частот  определяются автоматически по поло-

жению максимумов на рисунке 2 и приведены в таблице 1. 
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Рисунок 2 – График зависимости величины   на поверхности вибрирующей лопатки  

от частоты колебаний  

 

Таблица 1 – Собственные частоты рабочей лопатки компрессора  

Форма F10 F11 F20 F21 F30 F31 

Частота, Гц 

по значению   
399 1175 

1565 

1782 
2620 3901 4458 

Частота, Гц 

по фигуре Лиссажу 
395 1164 

1547 

1767 
2606 3893 4414 

 

Как следует из этой таблицы, расхождение полученных с помощью созданной установ-

ки частот с результатами определения резонансов по фигуре Лиссажу не превышает 1,1%. 

Важной особенностью созданной установки является возможность регистрации в авто-

матическом режиме поведения исследуемой детали при изменении частоты в динамике. На 

рисунке 3 представлены отдельные стоп-кадры интерферометрического фильма, иллюстри-

рующего процесс взаимного перехода форм колебаний лопатки компрессора направляющего 

аппарата при изменении частоты возбуждения. 

 

       
7875 Гц 7993 Гц 8011 Гц 8029 Гц 8054 Гц 8101 Гц 8130 Гц 

       
8165 Гц 8202 Гц 8253 Гц 8318 Гц 8333 Гц 8345 Гц 8352 Гц 

Рисунок 3 – Визуализация процесса перехода колебаний лопатки направляющего аппарата компрессора  

с формы F12   на форму F30 при изменении частоты 
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Уровень возбуждения лопатки задается с компьютера и в данном случае на всех часто-

тах одинаков. Классическими резонансами здесь являются лишь  f=7875Гц и f=8352Гц, одна-

ко в промежутке между этими частотами узловые линии плавно перемещаются, что, как от-

мечено выше, свидетельствует о наличии суперпозиции форм. Это показывает, что инфор-

мация о колебаниях лопатки между резонансами также может быть полезной, так как в неко-

торых случаях, например, при f=8054 Гц, колебания, скорее всего, не являются чистым резо-

нансом, тем не менее, на этой частоте на торце лопатки могут возникать высокие напряже-

ния. Конечно, гораздо чаще резонансные формы проявляются последовательно, и в диапа-

зоне между их частотами лопатка вибрирует только на вынужденных колебаниях, но на не-

которых лопатках, когда частоты ортогональных форм близки, может наблюдаться суперпо-

зиция форм.  

Заключение 

 

1. Разработана спекл-интерферометрическая установка, позволяющая в автоматическом 

режиме регистрировать формы колебаний конструкций ГТД в любом заданном диапазоне 

частот. Конечные результаты записываются в папку с интерференционными картинами, не-

сущими информацию о вибрационном состоянии исследуемого объекта на всех частотах за-

данного диапазона, а также в виде интерферометрического фильма. Резонансные частоты 

определяются по статистической характеристике спекл-структуры, образованной  шерохова-

той поверхностью исследуемого объекта. 

2. На примере рабочей лопатки компрессора экспериментально показано, что расхож-

дение полученных значений резонансных частот по сравнению с предварительно проведѐн-

ными исследованиями поиска резонансов по фигурам Лиссажу не превышает 1,1%. 

3. На основе анализа полученного с помощью разработанной установки интерферомет-

рического фильма на лопатке компрессора направляющего аппарата выявлен случай возбуж-

дения суперпозиции форм F12 и F30, а также зарегистрирован процесс перехода колебаний 

лопатки с формы F12 на форму F30 при возрастании частоты возбуждающей силы. 

4. Применение разработанной установки позволяет исключить пропуски при поиске ре-

зонансных частот, снизить трудоѐмкость проведения вибропрочностных исследований, со-

кратить сроки проведения испытаний. В силу того, что установка работает в автоматическом 

режиме, оператор не подвергается воздействию акустического шума от колеблющегося ис-

следуемого объекта, оказывающего физиологическое и раздражающее воздействие на чело-

века.  
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Показано, что по аналогии с комбинационными диагностическими признаками в диагностике 

технического состояния ГТД с успехом можно использовать структурные диагностические 

признаки в виде суммы или разности однотипных параметров, их применение при анализе сигналов 

штатных тахометрических датчиков частот вращения валов существенно упрощает процедуру 

оценки технического состояния исследуемого объекта по сравнению с анализом вибрационных 

процессов. Как и в случае комбинационных диагностических признаков могут использоваться 

различные характеристики диагностических признаков: ширина спектральных составляющих на 

разных уровнях, параметры девиации частоты узкополосных процессов и другие. 
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Введение 

 

Согласование относительных частот вращения воздушных винтов и вентиляторов с ча-

стотами вращения турбокомпрессора обеспечивается за счѐт использования в конструкции 

газотурбинных двигателей (ГТД) редукторов. Практика показывает, что часто именно рабо-

тоспособность узла определяет ресурс двигателя. Наиболее распространѐнным дефектом ре-

дукторов ГТД является износ боковых поверхностей их зубьев. Главная опасность этого де-

фекта заключается в генерации вибрации при развитии дефекта, вызывающей резонансные 

колебания элементов конструкции двигателя [1, 2]. 

Наиболее эффективным методом контроля вибрации машин является виброакустиче-

ская диагностика [3,4]. Практика вибродиагностики роторных машин показывает, что в по-

давляющем числе случаев в качестве диагностических признаков используется характери-

стика интенсивности на информативной частоте. Влияние большого количества факторов на 

данные диагностические признаки подвигло ряд авторов на разработку безразмерных дис-

криминант[5,6]. Предлагаемые характеристики достаточно сложны в использовании. В рабо-
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те [7] авторы рекомендуют применять простые структурные признаки в виде отношения 

двух амплитуд, частоты к амплитуде, частоты к декременту и т. д. Их достоинство заключа-

ется в удобстве измерений и использования, практической независимости от многих по-

грешностей, так как оцениваются относительные величины. 

Постановка задачи и метод решения 

Целью работы является разработка комплекса диагностических признаков износа зубь-

ев редуктора в виде комбинационных составляющих, определяемых разностью или суммой 

однотипных характеристик. Работа выполнена на экспериментальном материале турбовин-

тового двигателя с двумя соосными воздушными винтами. При этом рассматривалось четыре 

варианта износа: 

- текущий – максимальный износ зубьев солнечной шестерни относительно эвольвенты 

после последнего ремонта (номер износа 1); 

- текущий полный – максимальный износ зубьев солнечной шестерни относительно ис-

ходной эвольвенты (номер износа 2); 

- текущий суммарный – сумма максимальных износов зубьев солнечной шестерни и са-

теллитов относительно эвольвентограмм после последнего ремонта (номер износа 3); 

- суммарный полный – сумма максимальных износов солнечной шестерни и сателлитов 

относительно исходных эвольвентограмм (номер износа 4) [2]. 

 

Результаты и их обсуждение 

 

Рассматривались следующие варианты комбинационных диагностических признаков:  

- разность ширины спектральной составляющей Δmax – Δ0,366 ; 

- разность ширины спектральной составляющей Δmax – Δ0,5 ; 

- сумма ширины спектральной составляющей Δmax + Δ0,366 ; 

- сумма ширины спектральной составляющей Δmax + Δ0,5 . 

А также структурные варианты комбинационных признаков в виде: 

 
            

           
 и 
          

         
   [2]. 

 

Здесь под спектральной составляющей подразумевается гармоника на частоте враще-

ния выходного вала редуктора. Используются три значения ширины: 

- максимальная, определяемая на тонком пересечении левой и правой ветви спектраль-

ной составляющей с уровнем шума (Δmax); 

- на уровнях 0,366 (Δ0,366) и 0,5 (Δ0,5) от максимального значения. 

Спектральная составляющая оценивалась в сигнале штатного тахометрического датчи-

ка «частоты вращения» выходного вала редуктора заднего винта. Использование данного ви-

да сигнала существенно упрощает процедуру оценки технического состояния редуктора в 

условиях эксплуатации. 

На рисунках 1–8 представлены графические зависимости рассматриваемых диагности-

ческих признаков износа. 
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Рисунок 1 – Зависимость параметров Δmax – Δ0,5 от износа 1 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y=0,4672e
16,553x

 , коэффициент корреляции r=0,73. 
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Рисунок 2 – Зависимость параметров Δmax – Δ0,5 от износа 3 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y=0,4546e
11,063x

, коэффициент корреляции r=0,79. 
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Рисунок 3 – Зависимость параметров Δmax – Δ0,366 от износа 1 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y=0,396e
18,001x

 , коэффициент корреляции r=0,70. 

 

Δ
m

ax
 –

 Δ
0
,3

6
6
Г

ц
 

 

 
Рисунок 4 – Зависимость параметров Δmax – Δ0,366 от износа 3 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y=0,3579e
14,517x

, коэффициент корреляции r=0,79. 
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Рисунок 5 – Зависимость параметров Δmax + Δ0,366 от износа 3 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y=1,2411e
6,7292x

 , коэффициент корреляции r=0,86. 
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Рисунок 6 – Зависимость параметров Δmax + Δ0,366 от износа 3 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y =1011,2x
2 
– 32,111x + 1,4751, коэффициент кор-

реляции r=0,7. 

 

0

0,5

1

1,5

2

2,5

0 0,02 0,04 0,06 0,08

1

1,1

1,2

1,3

1,4

1,5

1,6

1,7

0 0,01 0,02 0,03 0,04

Износ, мм 

Износ, мм 



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

43 
 

 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
 

 

 
Рисунок 7 –  Зависимость параметров 

            

           
 от износа 3 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y=9,4907e
-19,88x

 , коэффициент корреляции r= 0,67. 

 
 
 
 
 
 
 
  
 

 
 
 
 
 
 
 
  

 

 
Рисунок 8 – Зависимость параметров 

          

         
 от износа 3 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y=6,0201e
-12,23x

 , коэффициент корреляции r=0,63.  

В данном случае предложены комбинационные диагностические признаки на основе 

анализа сигнала штатного тахометрического датчика частоты вращения выходного вала ре-
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дуктора. Однако аналогичные признаки можно получить для вибрационного процесса при 

использовании, например, ширины зубцовой спектральной составляющей. При этом воз-

можно использование других характеристик динамических процессов: оценка девиации ча-

стоты узкополосных процессов, анализ изменения энергетических характеристик (амплиту-

ды, среднеквадратических значений, дисперсии и т. д.). Новизна некоторых вариантов ком-

бинационных диагностических признаков защищена соответственными патентами на изоб-

ретения [8, 9]. В первом случае, оценивая ширину спектральной составляющих на двух 

уровнях и взяв их разность, определяется изменение еѐ формы. Во втором случае на основе 

разности дисперсий девиации частот вращения входного и выходного валов определяется 

уровень износа зубьев редуктора ГТД. 

 

Заключение 

 

1. Выполненные исследования позволили предложить примеры комбинационных диа-

гностических признаков, расширяющие возможности оценки технического состояния ротор-

ных машин. 

2. Использование в рассмотренном случае сигнала штатного тахометрического датчика 

существенно упрощает процедуру контроля технического состояния ГТД по сравнению с 

анализом вибрационных процессов. 
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Сделан краткий обзор существующих и вновь разработанных методик расчёта момента трения 

радиальных подшипников узлов качания на примере наиболее массовых отечественных шарнирных 

рулевых агрегатов ЖРД. Проведён анализ кинематической схемы рулевого привода, ведущим 

элементом которого является вал рулевой машины ракеты-носителя. Получены аналитические 

зависимости переменного во времени усилия, приходящего на исполнительный элемент рулевого 

агрегата, которое в последующем было сопоставлено с аналогичной экспериментальной 

характеристикой, зарегистрированной при полноразмерном огневом испытании. Приведена 

аналитическая и графическая зависимость нагрузки на исполнительный элемент в виде временной 

функции при заданных угловых скоростях перекладки рулевого агрегата, показан порядок 

преобразования указанного усилия в радиальную нагрузку на подшипник. Определена область 

применения полученных уточнённых данных при исследовании моментных характеристик 

низкооборотных радиальных подшипников рулевых агрегатов. 

 

Ключевые слова: рулевой агрегат ЖРД; узлы качания; радиальная сила; подшипники качения; 

моментные характеристики 
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Введение 

 

Момент трения в шарнирных узлах качания рулевых агрегатов (РА) ЖРД является од-

ной из основных характеристик, определяющих их работоспособность и возможность при-

менения по назначению [1–7]. В качестве одного из компонентов совокупного момента тре-

ния рассматривается момент трения радиальных подшипников, установленных на цапфах и 

непосредственно передающих усилие тяги РА через корпусные элементы на силовой шпан-

гоут ракеты-носителя (РН). В подавляющем большинстве случаев в узлах качания использу-

ются шариковые радиальные однорядные подшипники, так как они могут эффективно экс-

плуатироваться при умеренных осевых нагрузках в сочетании с небольшими перекосами. 

Кроме того, они имеют наименьшие массогабаритные характеристики.  

По теме изучения моментных характеристик радиальных шарикоподшипников на базе 

Самарского Университета выполнен значительный объём работ, результатом которого стало 

создание методики расчётов подшипников, работающих в условиях перекоса [7–9]. В насто-

ящее время выполняются расчётно-экспериментальные исследования аналогичных подшип-

ников при комбинированных (осевых и радиальных) нагружениях [10]. Завершение указан-
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ных исследований позволит создать обобщённую методику расчёта момента трения шарнир-

ного РА, которая может быть востребована как при проектировании новых подобных кон-

струкций, так и при совершенствовании серийно изготавливаемых изделий. Очевидно, что в 

данном случае подразумевается всемерная минимизация реализуемых моментов трения с 

увеличением быстродействия системы управления и снижением энергетических затрат в со-

ответствующих приводах. 

Все перечисленные исследования проводились при осреднённых величинах тяги РА, в 

условиях постоянно действующих нагрузок, с фиксированными значениями перекоса, то 

есть в статических условиях. В настоящее время представляет интерес определение динами-

ческой составляющей радиальной нагрузки подшипников, которая может возникать внутри 

существующей кинематической схемы привода. В условиях фактического производства и 

испытаний указанный прирост не определяется и не учитывается, а реализуемая при натур-

ных стендовых испытаниях нестабильность величины момента относится на счёт несовер-

шенства или погрешности замера, искажения регистрируемого результата сопутствующим 

вибро-пульсационным режимом работы камеры РА, наличия монтажных или технологиче-

ских погрешностей внутри схемы привода и тому подобных причин. Применительно к ради-

альной нагрузке выявление дополнительной динамической составляющей позволит уточнить 

условия работы подшипников, определить максимальные значения нагружения с уточнением 

и повышением достоверности методики расчёта по моментам трения. 

Для повышения прикладной ценности планируемого исследования целесообразно рас-

смотреть схему привода РА центрального блока РН «Союз-2», которая является одной из са-

мых массовых в современном отечественном ракетостроении. В качестве граничных условий 

принята методика проведения стандартного полноразмерного огневого испытания РА, осу-

ществляемого при заданных угловых перемещениях с фиксированным значением частоты 

(±45° и ~1/3 Гц соответственно). 

Цель работы – определение дополнительной динамической составляющей радиальной 

нагрузки подшипника РА с оценкой её влияния на момент сопротивления подшипника и РА 

в целом. 

 

Определение сил, действующих в рулевом агрегате 

 

Для определения нагрузки на подшипниковую опору со стороны органов управления 

необходимо провести кинематический анализ рычажного механизма, схема которого приве-

дена на рисунке 1. Пружинный механизм в данной схеме необходим для демпфирования сил 

инерции, действующих со стороны рулевого агрегата. 

 

 
 

Рисунок 1 – Кинематическая схема узла качания рулевого агрегата 
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Для удобства решения схема рулевого агрегата разделена на две части (рисунки 2 и 3). 

Реакция 𝑅РА , полученная в первой части схемы, равна по модулю и противоположна по 

направлению усилию 𝐹РА, действующему на вторую часть.  

Запишем уравнение равновесия для системы, изображённой на рисунке 2: 
 

𝑅РА ∙ 𝐿РМ2 +𝑀ПР −𝑀РМ = 0, 

𝑅РА =
𝑀РМ −𝑀ПР

𝐿РМ2
, (1) 

 

где 𝑀РМ − крутящий момент, создаваемый рулевой машиной; 𝐿РМ2  – длина второго плеча 

рулевой машины, 

Так как 𝑀РМ и 𝐿РМ2 заранее известны, для определения 𝑅РА необходимо вычислить мо-

мент создаваемый пружиной 𝑀ПР. 
 

𝑀ПР = 𝐹ПР
` ∙ 𝐿РМ1, (2) 

 

где 𝐹ПР
` − тангенциальная составляющая силы упругости пружины 𝐹ПР, действующей на ру-

левую машину. 

𝐿РМ1 – длина первого плеча рулевой машины. 

 

 

 
Рисунок 2 – Схема ведущей части рулевого агрегата 

 
 



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

49 
 

𝐹ПР
` = 𝐹ПР ∙ cos γ , (3) 

 

где γ – угол между 𝐹ПР и 𝐹ПР
` . 

Из треугольника на рисунке 2 видно, что угол 𝛾 можно вычислить как:  
 

𝛾 = 180° −  β − (180° − (180° − 90° − α)) = 90° − β − α , (4) 
 

где β – угол отклонения пружины; α – угол поворота рулевой машины. 

Угол β определим из прямоугольного треугольника 𝐴𝐶𝑂: 
 

tan β =
𝐶𝑂

𝐴𝑂
;  

𝐶𝑂 =  𝐿РМ1 ∙ sin α ; 

𝐴𝑂 = 𝐿ПР0 + (𝐿РМ1 − 𝐿РМ1
` ); 

𝐿РМ1
` = 𝐿РМ1 ∙ cos 𝛼 ; 

𝐴𝑂 = 𝐿ПР0 + (𝐿РМ1 − 𝐿РМ1 ∙ cos α) = 𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α); 

β = atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
) , (5) 

 

где 𝐿ПР0 – длина пружины в начальном положении; 𝐿РМ1
`  – проекция 𝐿РМ1на 𝐴𝐵. 

Подставляя уравнение (5) в (4), получим: 
 

γ(α) = 90° − α − atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
) . (6) 

 

Из закона Гука получим силу упругости пружины: 
 

𝐹ПР = −𝑘 ∙ (𝐿ПР0 − 𝐿ПР(α)), (7) 
 

где 𝑘 – коэффициент жёсткости пружины. 

Из треугольника 𝐴𝐶𝑂 вычислим длину пружины в зависимости от угла поворота руле-

вой машины α: 
 

𝐿ПР(α) = √𝐶𝑂2 + 𝐴𝑂2 = √(𝐿РМ1 ∙ sin α)2 + (𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α))
2
. (8) 

 

Подставляя уравнение (8) в (7), получим зависимость силы упругости пружины от α: 
 

𝐹ПР(α) = 𝑘 (√(𝐿РМ1 ∙ sin α)2 + (𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α))
2
− 𝐿ПР0) . (9) 

 

Путём последовательной подстановки (6), (3) и (2) получим: 
 

𝑀ПР(α) = 𝐹ПР(α) ∙ 𝐿РМ1 ∙ cos (90° − α − atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
)) =

= 𝐹ПР(α) ∙ 𝐿РМ1 ∙ sin (α + atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
)) . 

 

Таким образом, уравнение (1) примет вид: 
 

𝑅РА(α) =
𝑀РМ

𝐿РМ2
− 𝐹ПР(α) ∙

𝐿РМ1
𝐿РМ2

∙ sin (α + atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
)) . (10) 
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Рисунок 3 – Схема исполнительной части рулевого агрегата 

 

Как видно из рисунка 3, усилие 𝐹РА
`  передаётся через шатун на рычаг рулевого агрегата 

и определяется как: 
 

𝐹РА
` (α) = 𝐹РА(α) ∙ cos α . (11) 

 

Из рисунка 3 определим радиальную силу, действующую на вал рулевого агрегата: 
 

𝐹РА
`` (α) = 𝐹РА

` (α) ∙ cos(90° − α) = 𝐹РА
` (α) ∙ sin(α) =

= 𝐹РА(α) ∙ cos(α) ∙ sin(α) =
1

2
∙ 𝐹РА(α) sin(2α) . (12)

 

 

Используя уравнение (11), получаем: 
 

𝐹РА
` (𝑡) = 𝐹РА(ω𝑡) ∙ cos(ω𝑡). 

 

Для проверки адекватности полученных зависимостей построим зависимость 𝐹РА
`  от 

времени и сравним с экспериментальными данными, полученными при огневом испытании 

рулевого агрегата (рисунок 4). В данном испытании на тягу (см. рисунок 1) был установлен 

тензодатчик, регистрирующий усилие, приходящее с рулевой машины. 
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Рисунок 4 – Сравнение экспериментальных данных с аналитической зависимостью 

 

Исследуя график на рисунке 4, можно сделать вывод о качественном совпадении рас-

чётных значений с экспериментальными данными.  

На рисунке 5 схематично изображён вал рулевого агрегата. Здесь h – расстояние до 

точки приложения нагрузки от исполнительного механизма, H – межопорное расстояние, 

при этом: 

ℎ <
𝐻

2
. 

 

 
Рисунок 5 – Схема вала рулевого агрегата 

 

Из рисунка 5 очевидно, что большее усилие передаётся на опору B, поэтому найдём си-

лу 𝐹𝑟РА, действующую на неё от исполнительного механизма. 

Запишем уравнение равновесия моментов относительно опоры A: 
 

𝑅𝑟РА ∙ 𝐻 − 𝐹РА
`` ∙ (𝐻 − ℎ) = 0, 

 

где 𝑅𝑟РА – реакция опоры B. 
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Тогда 

|𝐹𝑟РА| = |𝑅𝑟РА| =
𝐻 − ℎ

𝐻
𝐹РА
`` = (1 −

ℎ

𝐻
)𝐹РА

`` . 

 

Известно, что помимо рулевого агрегата на опоры действует сила тяги двигателя 𝐹дв. 
На рисунке 6 изображена схема действия сил на опору B. 

 

 
Рисунок 6 – Схема действия сил на опору 

 

После параллельного переноса в радиальной плоскости вала направление 𝐹𝑟РА совпада-

ет с 𝐹РА
`` , а сила тяги двигателя 𝐹дв направлена вдоль оси камеры вверх. 

Для получения суммарной радиальной силы, действующей на подшипник, спроециру-

ем силу 𝐹𝑟РА на оси x и y. 
 

𝐹𝑟РА𝑥 = 𝐹𝑟РА ∙ cos(α + α0) = (1 −
ℎ

𝐻
)𝐹РА

`` sin(α + α0) , (13) 

𝐹𝑟РА𝑦 = 𝐹𝑟РА ∙ sin(α + α0) = (1 −
ℎ

𝐻
)𝐹РА

`` cos(α + α0) , (14) 

 

где 𝛼0 – угол установки рулевого агрегата относительно оси камеры. 

Тогда суммарная радиальная сила: 
 

𝐹𝑟∑ = √𝐹𝑟РА𝑥
2 + (𝐹дв − 𝐹𝑟РА𝑦)

2
. (15) 

 

Подставляя (12) в (13), (14), а затем (13), (14) в (15), получим: 
 

𝐹𝑟∑ =

√
  
  
  
  
  

((1 −
ℎ

𝐻
)𝐹РА(α) sin(2α) sin(α + α0))

2

+

+(𝐹дв − (1 −
ℎ

𝐻
)𝐹РА(α) sin(2α) cos(α + α0))

2
.  

 

Последовательно решая уравнения (9), (10), (11), можно получить суммарную радиаль-

ную нагрузку, действующую на опору рулевого агрегата. 
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Для оценки влияния рулевой машины на радиальную силу найдём ΔF𝑟 = 𝐹𝑟∑ − 𝐹дв  и 

построим график ΔF𝑟 = 𝑓(α). При этом следует учесть, что момент от рулевой машины 𝑀РМ 

может быть как положительным, так и отрицательным, что соответствует прямому и обрат-

ному ходу РА. 

 

 
Рисунок 7 – Изменение радиальной силы 𝐹𝑟, действующей на подшипник 

 в зависимости от угла положения α рулевой машины 

 

Из рисунка 7 видно, что дополнительная сила может как догружать, так и разгружать 

подшипник, при этом максимальное догружение происходит в обратном ходе при  

α = −45° и составляет ΔF𝑟 = 1871 Н. 

 

Заключение 

 

В результате исследований проведён анализ кинематической схемы привода рулевого 

агрегата ЖРД. Получены аналитические зависимости переменного во времени усилия, при-

ходящего на исполнительный элемент рулевого агрегата, которое в последующем было со-

поставлено с аналогичной экспериментальной характеристикой, зарегистрированной при 

полноразмерном огневом испытании. Показано, что дополнительная сила может как догру-

жать, так и разгружать подшипник, при этом максимальное догружение происходит в обрат-

ном ходе при α = −45° и составляет ΔF𝑟 = 1871 Н. Погрешность в определении максималь-

ного усилия аналитическим методом не превысила 6% по сравнению с экспериментальными 

данными. Максимальная погрешность аналитического расчёта по сравнению с эксперимен-

том не превышает 25%. Приведена аналитическая и графическая зависимость нагрузки на 

исполнительный элемент в виде временной функции при заданных угловых скоростях пере-

кладки рулевого агрегата, показан порядок преобразования указанного усилия в радиальную 

нагрузку на подшипник.  

 

Список использованных источников 

 
1. Королев, А. В. Экспериментальное исследование влияния геометрии контакта тел и дорожек качения 

шариковых подшипников на момент трения качения / А. В. Королев, А. А. Королев // Трение и износ. – 2016. – 

Т. 37, №2. – С. 156-161. 

-1500

-1000

-500

0

500

1000

1500

2000

2500

-45 -40 -35 -30 -25 -20 -15 -10 -5 0 5 10 15 20 25 30 35 40 45

ΔFr, Н

α, град

Обратный ход Прямой ход



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

54 
 

2. Туренко, А. П. Момент трения в упорном подшипнике / А. П. Туренко // Исследование сложных 

технических и технологических систем. – Саратов : Саратовский государственный технический университет 

им. Гагарина Ю. А., 2017. – С. 166-171. 

3. Тарабарин, В. Б. Исследование момента сил трения во вращательной паре / В. Б. Тарабарин, Ф. И. Фурсяк, 

З. И. Тарабарина // Теория механизмов и машин. – 2012. – Т. 10, №1(19). – С. 88-97.  

4. Королев, А. В. Зависимость момента трения качения упорного подшипника от внешней нагрузки / 

А. В. Королев, А. П. Туренко // Actualscience. – 2016. – Т. 2, №12. – С. 137-138. 

5. Юрков, Ю. В. Исследование динамической погрешности при измерении момента трения подшипников 

качения / Ю. В. Юрков // Известия высших учебных заведений. Машиностроение. – 2005. – №4. – С. 35-38. 

6. Фурлетова, Н. В. Момент трения как фактор потерь энергии в подшипниках качения / Н. В. Фурлетова // 

Успехи современного естествознания. – 2011. – №7. – С. 228-228. 

7. Исследование влияния перекоса колец подшипников качения на момент трения и долговечность опор / 

В. Б. Балякин, Е. П. Жильников, Б. Б. Косенок, А. В. Лаврин // Трение и износ. – 2016. – Т. 37, №6. – С. 693-698. 

8. Лаврин, А. В. Экспериментальное исследование момента трения в подшипнике качения при перекосе 

вала / А. В. Лаврин, В. Б. Балякин, В. Б. А. Оссиала // Известия Самарского научного центра Российской 

академии наук. – 2018. – Т. 20, №4-1(84). – С. 37-42. 

9. Жильников, Е. П. Расчет двухрядного подшипника автомата перекоса несущего винта вертолета 

[Текст] / Е. П. Жильников, И. М. Шифрин // Актуальные проблемы трибологии: сборник докладов 

регионального научно-технического семинара. – Самара: Изд. СамГТУ, 2008. – С. 71-72. 

10. Балякин, В. Б. Анализ условий комплексного нагружения радиальных подшипников узлов качания 

рулевых агрегатов ЖРД / В. Б. Балякин, А. В. Лаврин // Проблемы и перспективы развития двигателестроения : 

Сборник докладов Международной научно-технической конференции. В 2-х томах, Самара, 23–25 июня 2021 

года. Том 2. – Самара: Самарский национальный исследовательский университет имени академика 

С. П. Королева, 2021. – С. 99-100. 

  



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

55 
 

Dynamic loading conditions of radial bearings of rocket 

steering units of liquid rocket engine steering units 
 

 

D. E. Dolgih  Postgraduate Student at the Department of Fundamentals of Machine 

Design;  

Samara National Research University, Samara, Russian Federation; 

email: i@dolgih-work.ru 

 

A brief review of existing and newly developed methods for calculating the friction moment of radial 
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propellant rocket engines as an example. An analysis of the kinematic diagram of the steering drive is 

carried out, the leading element of which is the shaft of the launch vehicle steering machine. Analytical 

dependencies of the time-varying force coming to the actuator of the steering unit are obtained, which 
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test. An analytical and graphical dependence of the load on the actuator as a time function at specified 

angular velocities of the steering unit shift is given, the procedure for converting this force into a radial 
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characteristics of low-speed radial bearings of steering units is determined. 

 

Keywords: liquid rocket engine steering unit; swing units; radial force; rolling bearings; torque 

characteristics 

 

Citation: Dolgih, D. E.  (2025), “Dynamic loading conditions of radial bearings of rocket steering units of 

liquid rocket engine steering units”, Journal of Dynamics and Vibroacoustics, T. 11, no. 2, pp. 46-55. 

DOI: 10.18287/2409-4579-2025-11-2-46-55. (In Russian; abstract in English) 
 

 

 

References 
 

1. Korolev, A. V. and Korolev, A. A. (2016), “Experimental study of the balls and raceways contact geometry 
effect on the rolling-friction torque”, Trenie i iznos [Friction and Wear], vol. 37, № 2, pp. 156-161. (In Russian) 

2. Turenko, A. P. (2017), “Friction moment in the steering bearing”, Issledovanie slozhnykh tekh-nicheskikh i 
tekhnologicheskikh sistem [Research of complex technical and technological systems], Yuri Gagarin State Technical 
University of Saratov, Saratov, pp. 166-171. (In Russian) 

3. Tarabarin, V. B., Fursyak, F. I. and Tarabarina, Z. I. (2012), “Issledovanie momenta sil treniya vo 
vrashchatel'noy pare” [Study of the moment of friction forces in a rotating pair], Theory of mechanisms and machines, 
vol. 10, № 1(19). – pp. 88-97. (In Russian) 

4. Korolev, A. V. and Turenko, A. P. (2016), “Dependence of the moment of rolling friction thrust bearings on 
the external load”, Actualscience, vol. 2, №12, pp. 137-138. (In Russian) 

5. Yurkov, Yu. V. (2005), “Issledovanie dinamicheskoy pogreshnosti pri izmerenii momenta treniya podshipni-
kov kacheniya” [Study of dynamic error in measuring the friction torque of rolling bearings], BMSTU Journal of 
Mechanical Engineering, № 4, pp. 35-38. (In Russian) 

6. Furletova, N. V. (2011), “Moment treniya kak faktor poter' energii v podshipnikakh kacheniya” [Friction 
moment as a factor of energy losses in rolling bearings], Advances in current natural sciences, № 7, pp. 228-228.  
(In Russian) 

7. Balyakin, V. B., Zhil'nikov, E. P., Kosenok, B. B. and Lavrin, A. V. (2016), “Investigation of the influence of 
ring misalignment of rolling bearings on frictional torque and durability of supports”, Trenie i iznos [Friction and 
Wear], vol. 37, № 6, pp. 693-698. (In Russian) 

8. Lavrin, A. V., Balyakin, V. B. and Ossiala, V. B. A. (2018), “Experimental study of friction torque in the 
rolling bearing by the distortion of the shaft”, Izvestia of Samara Scientific Center of the Russian Academy of Sciences, 
vol. 20, № 4-1(84). pp. 37-42. (In Russian) 

9. Zhil'nikov, E. P and Shifrin, I. M. (2008),“Raschet dvukhryadnogo podshipnika avtomata perekosa 
nesushchego vinta vertoleta” [Calculation of a double-row bearing of a helicopter main rotor swashplate], Aktual'nye 
problemy tribologii: sbornik dokladov regional'nogo nauchno-tekhnicheskogo seminara [Actual problems of tribology: 
collection of reports of the regional scientific and technical seminar], Izd. SamGTU, Samara, pp. 71-72. (In Russian) 

10. Balyakin, V. B. and Lavrin, A. V. (2021), “Complex loading conditions analysis for radial bearings of liquid-
propellant engines steering units”, Problemy i perspektivy razvitiya dvigatelestroeniya : Sbornik dokladov 
Mezhdunarodnoy nauchno-tekhnicheskoy konferentsii [Problems and Prospects of Development of Engine Building: 
Collection of reports of the International Scientific and Technical Conference], vol. 2, Samara National Research 
University, pp. 99-100. (In Russian)  



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

56 
 

УДК 621.45 

 

DOI: 10.18287/2409-4579-2025-11-2-56-72 

 

 

Расчѐтная отстройка от автоколебаний  

и экспериментальная валидация энергетического метода 

их прогнозирования в лопатках компрессора ГТД 
 

П. В. Макаров 

 

кандидат технических наук, начальник отделения;  

ФАУ «ЦИАМ им. П. И. Баранова», г. Москва;  

email: pvmakarov@ciam.ru 
 

С. А. Чепига начальник конструкторского бюро;  

ПК «Салют» АО «ОДК», г. Москва;  

email: s.chepiga@uecrus.com  
 

О. Ю. Воронин начальник конструкторского отдела;  

ПК «Салют» АО «ОДК», г. Москва;  

email: о.voronin@uecrus.com  
 

М. Е. Колотников доктор технических наук, профессор, ведущий научный 

сотрудник;  

НИИ механики МГУ, г. Москва;  

email: mekolotnikov@mail.ru 
 

В. В. Веденеев доктор физико-математических наук, профессор, 

заместитель директора по НИР;  

НИИ механики МГУ, г. Москва;  

email: vasily@vedeneev.ru 
 

Ф. А. Абдухакимов кандидат физико-математических наук, научный 

сотрудник;  

НИИ механики МГУ, г. Москва;  

email: afa_mech@mail.ru 

 
Работа посвящена демонстрации эффективности энергетического метода прогнозирования 

автоколебаний (флаттера) на примере моноколеса 1-й ступени компрессора низкого давления 

газотурбинного двигателя. Флаттер был обнаружен во время испытаний двигателя методом 

тензометрирования моноколеса и с использованием бесконтактных средств диагностики. 

Используя инженерную расчѐтную методику, основанную на энергетическом методе, 

моноколесо было отстроено от флаттера путѐм перепрофилирования лопаток. Расчѐтное 

распределение работы нестационарных аэродинамических сил на упругих перемещениях лопатки 

за цикл колебаний по собственной форме позволяет конструктору сосредоточиться при 

отстройке от флаттера на вкладе определѐнных зон лопатки и минимизировать потери 

аэродинамических параметров. В данной работе впервые в отечественном двигателестроении 

была успешно проведена экспериментальная проверка отсутствия флаттера расчѐтно 

отстроенного рабочего колеса компрессора с использованием энергетического метода при 

испытаниях его в составе двигателя. Разработанная методика позволяет получить 

значительный экономический эффект от сокращения объѐма испытаний и исключения риска 

разрушения двигателя.  

 
Ключевые слова: автоколебания (флаттер); энергетический метод; компрессор; валидация; 

перепрофилирование лопатки; отстройка от автоколебаний; моноколесо (блиск) 
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Введение 

 

Автоколебания (флаттер) лопаток компрессора являются нежелательным явлением, 

возникающим при проектировании газотурбинных двигателей (ГТД) и промышленных энер-

гетических турбин. Под автоколебаниями понимаются самовозбуждающиеся незатухающие 

колебания лопаток, поддерживаемые взаимодействием лопатки с окружающим потоком воз-

духа в тракте компрессора. Автоколебания опасны тем, что их амплитуда может превысить 

предел выносливости материала лопатки и привести к разрушению конструкции ГТД. 

До недавнего времени при проектировании ГТД использовались простые эмпирические 

критерии прогнозирования автоколебаний лопаток (такие, как число Струхаля и изгибно-

крутильная связанность), основанные на накопленном в конструкторских бюро опыте кон-

струирования двигателей и их доводки. Однако, эти критерии обладают низкой точностью, а 

критические значения, полученные в разных КБ для лопаток схожих типов, могут значитель-

но отличаться. Применение статистического метода [1], основанного на обработке результа-

тов большого числа проведѐнных испытаний компрессоров ГТД, даѐт более надѐжные ре-

зультаты для близких по геометрическим параметрам и конструкции объектов исследований. 

В то же время этот метод принципиально не может качественно и количественно верно дать 

прогноз возникновения автоколебаний лопаток новых форм и конструкций, поскольку для 

них не проведено достаточного количества испытаний для набора статистики. В таких слу-

чаях предсказательную силу может иметь лишь численное моделирование условий возник-

новения автоколебаний лопаток.  

Современные программные комплексы численного газодинамического моделирования 

позволяют надѐжно рассчитывать течение воздуха в межлопаточном канале лишь около ли-

нии рабочих режимов, где течение потока безотрывно или близко к безотрывному. В то же 

время именно для этих режимов на стадии проектирования двигателя наиболее остро стоит 

задача подавления автоколебаний, т. к. это делает возможным проведение безопасных испы-

таний компрессоров на автономных стендах с определением основных характеристик новых 

компрессоров. Настоящая статья посвящена численному решению этой задачи. Автоколеба-

ния на других режимах, далѐких от рабочей линии, где имеются значительные срывные зо-

ны, могут быть устранены в процессе доводки двигателя коррекцией линии рабочих режи-

мов и другими методами. 

 

1 Энергетический метод прогнозирования автоколебаний 

 

Применяется энергетический метод прогнозирования автоколебаний [2–6]. Предпола-

гаем, что поток воздуха оказывает незначительное влияние на собственные колебания лопа-

ток. При этом условии обтекание может привести либо к дополнительному демпфированию 

(в случае устойчивости), либо к усилению (в случае флаттера) колебаний без изменения соб-

ственных форм и частот по сравнению с колебаниями в пустоте. Для лопатки во вращаю-

щейся системе координат, связанной с рабочим колесом, уравнение энергии имеет вид  
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где E(t) – суммарная кинетическая энергия, A(t) – мощность всех внутренних и внешних сил. 

В качестве консервативной оценки будем пренебрегать конструкционным демпфированием 

(в запас, для моноколѐс это малая величина), учитывая только давление, распределѐнное по 

поверхности лопатки. Изменение полной энергии за один цикл колебаний в этом случае име-

ет вид: 

 

     ∫ ∫                                  

 

 

    

  

  

 

где T = 1/f – период колебаний лопатки, f – собственная частота, S – поверхность лопатки, p –

 давление, n – нормаль к поверхности лопатки, v – скорость точек лопатки. Вязкими напря-

жениями в воздухе будем пренебрегать, так как обычно они не оказывают влияния на грани-

цу автоколебаний. 

Так как влияние потока на форму собственных колебаний лопаток мало, вычисленная 

работа аэродинамических сил на упругих колебаниях лопатки также мала. Работа, совершѐн-

ная на гармонических колебаниях (с постоянной амплитудой), отличается от фактической 

работы на усиливающемся или затухающем колебании на величину второго порядка мало-

сти, которой пренебрегаем. В связи с этим с использованием стандартного инженерного про-

граммного обеспечения могут быть рассчитаны собственные формы и частоты гармониче-

ских колебаний для лопатки в пустоте. 

Для анализа условий возникновения автоколебаний вычисляется работа, совершѐнная 

нестационарным давлением над колеблющейся лопаткой за один период колебаний. Если эта 

работа положительна, то на каждом периоде колебаний происходит подвод энергии из пото-

ка к лопатке и увеличение еѐ амплитуды. Если работа отрицательна, то на каждом периоде 

часть энергии лопатки рассеивается в потоке. В результате критерием возникновения авто-

колебаний служит неравенство 

 

     (1) 

 

Численная модель течения газа состоит из трѐх [3] последовательно идущих межлопа-

точных каналов одного рабочего колеса (рисунок 1). Для расчѐта нестационарного потока 

воздуха начальные и граничные условия на входе и выходе межлопаточных каналов данного 

колеса задаются путѐм интерполяции характерстик стационарного течения в компрессоре. 

Методика проведения аэродинамических расчѐтов ранее была валидирована полномасштаб-

ными натурными испытаниями различных компрессоров в составе двигателя. В качестве 

граничных условий задаются распределения полного давления, температуры торможения, 

направления вектора скорости и турбулентных параметров на входе в межлопаточный канал, 

а также распределение статического давления на выходе из него. На поверхностях твѐрдых 

тел (на лопатках, втулках, корпусе) задаются условия прилипания. На внешних боковых по-

верхностях модели задаѐтся условие циклической симметрии. 
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Рисунок 1 – Расчѐтная аэродинамическая модель 

 

На поверхности каждой лопатки задаѐтся перемещение границы расчѐтной области в 

виде собственного колебания колеса (бегущей волны деформаций) с заданным числом узло-

вых диаметров (сдвига фаз между соседними лопатками): 
 

            (                           )  
 

где A и ω = 2f – амплитуда и круговая частота колеблющейся лопатки, L1(x, z), L2(x, z) – 

функции, интерполирующие собственные формы колебания, соответствующие узлу и пучно-

сти системы «диск–лопатки» с учѐтом, при наличии, бандажных связей. Для интерполяции 

результатов расчѐта модального анализа и переноса их в CFD-код используются полиномы 

Лагранжа десятой степени [3, 4]. В соответствии с заданным перемещением границы проис-

ходит деформация расчѐтной аэродинамической сетки профиля лопатки. Для моделирования 

вперѐд или назад бегущей по рабочему колесу волны, характерной для решетчатого флаттера 

[7, 8], на боковых лопатках задаѐтся запаздывание ωt -  или опережение ωt +  фазы по от-

ношению к средней лопатке, где сдвиг фазы  = 2m/N (N – число лопаток в ступени) опре-

деляется числом узловых диаметров m. 

Прогнозирование автоколебаний, в соответствии с описанной процедурой [3, 4], состо-

ит из четырех этапов: 

1. Расчѐт собственных частот и форм колебаний упругой системы «диск–лопатки» в 

пустоте. Интерполяция перемещений профиля лопатки многочленами Лагранжа. 

2. Расчѐт стационарного течения воздуха в компрессоре. 

3. Нестационарный расчѐт течения в выбранной ступени с лопатками, колеблющимися 

по собственной форме, вычисленной на этапе 1 (т. е. с заданным движением аэродинамиче-

ской расчѐтной сетки профиля лопатки). 

4. Вычисление работы, совершѐнной давлением над средней лопаткой, и проверка кри-

терия возникновения автоколебаний (1). 



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

60 
 

Для каждой собственной формы, потенциально подверженной автоколебаниям, с учѐ-

том разницы распределения перемещений при различных узловых диаметрах, для вперѐд и 

назад бегущих волн деформации выполняются шаги 3 и 4. Такими формами являются первая 

и вторая изгибные формы колебаний, а также первая крутильная форма [7]. Работа вычисля-

ется для последнего из нескольких рассчитанных циклов колебаний так, чтобы отклик дав-

ления на гармонические колебания лопатки тоже стал гармоническим. Опыт проведѐнных 

расчѐтов показывает, что для этого достаточно трѐх периодов колебаний [2–5]. 

Для расчѐта течения воздуха используется коммерческий программный комплекс ко-

нечно-объѐмного анализа. Решаются уравнения Навье-Стокса, осреднѐнные по Рейнольдсу, с 

моделью турбулентности k – ω. Для построения многочленов Лагранжа и вычисления работы 

нестационарных аэродинамических сил используется собственный программный код. Более 

подробно методика проведения расчѐтов изложена в [4]. 

 

2 Расчѐтно-экспериментальные работы по исследованию автоколебаний  

моноколеса 1-й ступени компрессора низкого давления газотурбинного двигателя 

 

Объектом исследования является трѐхступенчатый компрессор низкого давления 

(КНД) с рабочими колѐсами типа «блиск» (моноколесо), изготовленный из титанового спла-

ва методом скоростного фрезерования на станке с числовым программным управлением из 

одной заготовки. Экспериментальная проверка отсутствия автоколебаний рабочего колеса 

(РК) 1-й ступени КНД проводилась при испытаниях в составе двухконтурного газотурбинно-

го двигателя в стендовых условиях. Испытания проводились при атмосферных условиях, с 

наддувом и подогревом на входе в двигатель, с гладким входом, а также с интерцептором, 

имитирующим неравномерность потока воздуха на входе в двигатель. Для обеспечения не-

обходимого по нормам прочности запаса по коэффициенту режима РК 1-й ступени КрРК1 

поджатие линии рабочих режимов (ЛРР) КНД осуществлялось за счѐт установки технологи-

ческих заглушек в отверстия отбора воздуха в наружном контуре двигателя. Измерены 7 ра-

бочих линий, полученных снятием разного количества заглушек в диапазоне частот враще-

ния ротора КНД n1пр = 60…90%: 0 – без снятия заглушек (полностью поджатая ЛРР), снятия 

1/4, 1/2, 1, 1+1/4, 1+1/2 и 2 заглушек. По измеренным ЛРР проведены исследования отсут-

ствия автоколебаний РК 1-й ступени КНД при следующих параметрах на входе в двигатель: 

давлении от 1,3 до 1,45 атм и температуре от 50 до 130 °С. 

Для проведения тензометрирования КНД препарировался тензодатчиками (т/д), разме-

щѐнными на рабочих и направляющих лопатках, на дисках и валу ротора. Роторные т/д под-

ключались к оптическому бесконтактному токосъѐмнику с нештатной опорой статорной ча-

сти перед коком КНД с 3-мя радиальными стойками. На корпусе КНД над рабочими лопат-

ками 1-й и 2-й ступени, а также перед КНД на корпусе опоры токосъѐмника устанавливались 

пары датчиков пульсации (ДП) статического давления для бесконтактной диагностики коле-

баний [7].  

При испытаниях КНД с поджатием ЛРР КрРК1 = 2,3% на режиме n1пр ≈ 70% при темпе-
ратуре воздуха на входе в двигатель Т*вх = 130 °С были выявлены нерезонансные колебания 

– автоколебания РК 1-й ступени. Уровни вибронапряжений при этом достигали σ = 14,4 

кгс/мм
2
 по корневому т/д, σ = 7 кгс/мм

2
 по торцевому т/д и σ = 7,4 кгс/мм

2
 по т/д, располо-

женному на диске 1-й ступени. Далее была уменьшена температура воздуха на входе до 

Т*вх = 90°С, однако автоколебания остались. В таблице 1 приведены максимально замерен-

ные уровни вибронапряжений на режиме n1пр = 70% по тензорезисторам, расположенным на 

лопатках и диске 1-й ступени КНД. Уровни вибронапряжений при автоколебаниях продол-

жали расти до того момента, пока не была изменена частота вращения и не произошѐл уход с 

данного режима работы двигателя. 
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Таблица 1 – Уровни вибронапряжений в РК 1-й ступени при автоколебаниях, кгс/мм

2
 

тип т/д № лоп. T
вх

≈130˚C T
вх

 ≈ 90 ˚C 

корневой 

2 12,1 7,0 

3 13,0 7,5 

7 14,4 7,8 

8 11,7 6,6 

9 12,5 7,4 

15 12,6 6,8 

торцевой 

1 6,8 - 

3 5,7 - 

8 7,0 - 

Диск 1-й ступени, 

N1 

N1-1 4,2 2,3 

N1-2 7,4 3,6 

N1-3 5,4 2,6 

 

Для момента развитых автоколебаний рабочих лопаток 1-й ступени по сигналам с кор-

невых т/д и по т/д, размещѐнным на цапфе диска 1-й ступени, построены спектрограммы, 

функция когерентности и график сдвига фаз (рисунки 2, 3). По всем т/д видна составляющая 

f = 1008 Гц – частота автоколебаний РК 1-й ступени по форме колебаний с 2 узловыми диа-

метрами (определяется по сдвигу фаз между сигналами с соседних т/д). Равенство функции 

когерентности единице указывает на связанность колебаний рабочих лопаток 1-й ступени, 

что характерно для автоколебаний. Также на автоколебания РК 1-й ступени указывает поло-

жительный сдвиг фаз (вперѐд бегущая волна деформации) и отсутствие кратности частоте 

вращения (k = 5,2). 

 

 
Рисунок 2 – Осциллограмма (а) и спектрограмма (б), функция когерентности (в) и график сдвига фаз (г)  

с корневых т/д лопаток №7 и №8 в момент автоколебаний РК 1-й ступени 

 



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

62 
 

В момент интенсивного увеличения уровня вибронапряжений по т/д на рабочих лопат-

ках и диске 1-й ступени, в спектрах с датчиков пульсаций статического давления (ДП), были 

выявлены диагностические составляющие, характерные для автоколебаний рабочих лопаток. 

Спектрограмма с ДП над 2-й ступенью приведена на рисунке 4. В спектрах с ДП диагности-

ческая составляющая fд = 1400 Гц соответствует форме колебаний лопаток 1-й ступени 

fл = 1008 Гц с числом узловых диаметров m = 2 в невращающейся системе координат: 

fд = fл ±n1·m, где n1 – частота вращения (196 Гц). 

Составляющие f = 2306 Гц и f = 5108 Гц равноудалены от частоты следования лопаток 

1-й ступени (fслРЛ1 = 19 n1) на величину ∆fд. 

 

 
Рисунок 3 – Осциллограмма (а) и спектрограмма (б), функция когерентности (в) и график сдвига фаз (г)  

с т/д на диске 1-й ступени в момент автоколебаний РК 1-й ступени 

 

 

 
Рисунок 4 – Cпектрограмма с ДП над РК 2-й ступени в момент автоколебаний РК 1-й ступени 

 

Положительное значение m соответствует вперѐд бегущей волне деформаций, харак-

терной для автоколебаний. Также наличие вперѐд бегущей волны и автоколебаний характе-

ризует то, что составляющая справа от частоты следования лопаток больше левой [7]. 

Для дальнейшей отстройки РК 1-й ступени от автоколебаний был проведѐн расчѐт ра-

боты нестационарных аэродинамических сил на периоде колебаний лопатки по методике, 

описанной в разделе 1. 

 

fд 

fслРЛ

1 

∆fд ∆fд 
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Результаты проведѐнных расчѐтов по 3 форме колебаний РК 1-й ступени на режиме 

n1пр = 70% приведены на рисунке 5. Работа, совершаемая распределѐнным по лопатке давле-

нием на одном периоде колебаний по 3 форме колебаний с 2 узловыми диаметрами, оказа-

лась положительной, что свидетельствует о склонности рабочего колеса 1-й ступени к авто-

колебаниям и о соответствии расчѐтных и экспериментальных данных. На рисунке 5, в при-

ведено распределение работы нестационарных аэродинамических сил по перу лопатки, где 

отчѐтливо видна уголковая область в периферийной части лопатки с максимальным положи-

тельным вкладом работы, что было в дальнейшем использовано при отстройке РК 1-й ступе-

ни от автоколебаний. 

 

 
Рисунок 5 – Результаты расчѐтного прогнозирования автоколебаний РК 1-й ступени для 3 формы колебаний: 

зависимости работы W нестационарных аэродинамических сил от числа узловых диаметров m (а); распределе-

ния относительных суммарных перемещений (б), поверхностная плотность работы по спинке (в) и корыту (г) 

лопатки по форме c 2 узловыми диаметрами 

 

3 Отстройка от автоколебаний моноколеса 1-й ступени компрессора низкого давления 

газотурбинного двигателя и валидация эффективности энергетического метода 

 

Возможность возникновения автоколебаний определяется работой аэродинамических 

сил на периоде колебаний лопатки. При этом демпфирующее действие аэродинамических 

сил способствует исключению возможности возникновения автоколебаний. Перепрофилиро-

вание лопатки было направлено на увеличение устойчивости течения и исключение отрыв-

ных зон в межлопаточном канале лопатки РК 1-й ступени при работе на приведѐнной частоте 

 

 

              

Ws, Дж/м2 в) г) 
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вращения n1пр = 70% и, как следствие, устранение положительного вклада работы нестацио-

нарных аэродинамических сил в уголковой области периферийной части лопатки (рисунок 5, 

в). Для оценки вводимых мероприятий была выбрана расчѐтная точка на характеристике 

компрессора при n1пр = 70%, соответствующая положению рабочей линии КНД с 

(πк*/Gпр) = 0,059, где экспериментально были обнаружены автоколебания. Задачей проводи-

мых мероприятий было улучшение режима обтекания РК 1-й ступени при n1пр = 70% с ми-

нимизацией потерь суммарных газодинамических параметров компрессора на ЛРР в рабочем 

диапазоне приведѐнных частот вращения n1пр = 60 – 100%. Аэродинамические расчѐты РК 1-

й ступени проводились в составе трѐхступенчатого КНД с заданием физических условий на 

входе, соответствующих режимам, исследованным экспериментально: Р*вх = 1,25 атм, 

Т*вх = 90°С. 

Внешние виды исходной и модифицированной лопаток РК 1-й ступени показаны на 

рисунке 6, а. В результате перепрофилирования изменились угол наклона лопатки в осевом 

направлении и распределение конструктивных углов входа и выхода лопатки (рисунок 6, б), 

значение максимального утолщения профиля Сmax осталось без изменений. Изменѐн также 

тип используемого профиля сечений лопатки, который отличается от исходного распределе-

нием толщины и кривизны вдоль хорды (рисунок 7). 

Перераспределение конструктивных углов входа и выхода лопатки РК 1-й ступени поз-

волило выровнять профиль меридиональной скорости потока на входе и выходе из колеса, 

увеличив скорость в периферийных сечениях. Использование профиля с увеличенной кри-

визной на входе позволило улучшить обтекание входной кромки лопатки. Вводимые меро-

приятия дополнительно позволили увеличить КПД рабочего колеса 1-й ступени и суммар-

ный КПД компрессора при n1пр = 70%. Сравнение изолиний Маха течения в сечениях межло-

паточного канала исходного и модифицированного РК1 при n1пр = 70% представлено на ри-

сунке 8. На нѐм показано, что вихревая зона (синий цвет), которая формируется на входной 

кромке и развивается до выходной кромки в верхней половине исходной лопатки, суще-

ственно уменьшена в модифицированном варианте лопатки. 

Однако при этом КПД 1-й ступени на режиме n1пр =100% с перепрофилированным РК 

уменьшился по сравнению с исходным вариантом на Δη* = 1,4%. Суммарный КПД компрес-

сора уменьшился на Δη* = 0,7%. При этом на ЛРР при πк* = 3,3 КПД компрессора достигает 

значений, заданных в техническом задании на проектирование данного КНД. 

 

 
Рисунок 6 – Исходная и модифицированная лопатки РК 1-й ступени:  

вид на меридианное сечение проточной части (а); вид сечений по высоте профиля (б)  
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Рисунок 7 – Распределение конструкционных углов на входе Om1 и выходе Оm2 РК 1-й ступени  

по радиусу R в исходной и модифицированной лопатках  

 

 
Рисунок 8 – Сравнение изолиний Маха течения в сечениях межлопаточного канала исходного  

и модифицированного РК 1-й ступени при n1пр = 70%  

 

Для перепрофилированной лопатки РК 1-й ступени проведены расчѐты частот и форм 

колебаний с использованием циклосимметричного сектора, содержащего одну лопатку (ри-

сунок 9). Форма колебаний, по которой при испытаниях возникали автоколебания на режиме 

n1пр = 70% (третья форма колебаний с двумя узловыми диаметрами), изменилась по частоте с 
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f = 1008 Гц на f = 956 Гц и перестроилась из второй изгибной в первую крутильную форму. 

На рисунке 10 показано, как изменилось распределение работы нестационарных аэродина-

мических сил по перу лопатки при данной отстройке. Проведѐнные расчѐты действия неста-

ционарных аэродинамических сил на упругих перемещениях лопаток  

РК 1-й ступени при колебаниях по низшим формам с учѐтом назад и вперѐд бегущих волн 

деформаций на нескольких основных режимах работы КНД дали отрицательные значения 

работы, совершаемой распределѐнным по лопатке давлением на одном периоде колебаний. 

На рисунке 11 приведены результаты расчѐта для третьей формы колебаний, на которой ра-

нее до перепрофилирования РК 1-й ступени были обнаружены автоколебания на режиме 

n1пр = 70%. 

 

  
Рисунок 9 – Картина распределения относительных суммарных перемещений по третьей форме колебаний РК 

1-й ступени с 2 узловыми диаметрами: до отстройки – частота f = 1008 Гц (а) и после отстройки – частота 

f = 956 Гц (б) от автоколебаний на режиме n1пр = 70% 

 

  
Рисунок 10 – Поверхностная плотность работы W, совершаемой распределѐнным по спинке (а) и корыту (б) 

давлением на одном периоде колебаний по 3-ей форме с 2 узловыми диаметрами в отстроенной лопатке РК 1-й 

ступени при n1пр = 70%. Распределение суммарной работы по радиусу (в) и по хорде (г) лопатки 

 

                
 

 

Ws, Дж/м2 а) б) 

W, Дж 

W, Дж 
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Рисунок 11 – Работа W, совершаемая распределѐнным по лопатке давлением на одном периоде колебаний по 3 

форме колебаний в зависимости от числа узловых диаметров m модифицированного РК 1-й ступени  

при n1пр = 70%  

 

Экспериментальная проверка отсутствия автоколебаний отстроенного РК 1-й ступени 

КНД проводилась аналогично по условиям и схеме препарирования, описанным в разделе 2. 

При испытаниях на всех исследованных режимах работы КНД с различным поджатием ЛРР, 

кроме полностью поджатой ЛРР с заглушенными отверстиями отбора воздуха в наружном 

контуре двигателя, признаков автоколебаний РК 1-й ступени не выявлено. Характерная кас-

кадная диаграмма спектрального состава сигнала с ДП над  

РК 1-й ступени для режима работы двигателя с интерцептором, имитирующим полѐтные 

условия при Р*вх = 1,3 кг/см
2
, Т*вх = 100°С, при КрРК1 = 7,55% и n1пр = 70%, приведена на ри-

сунке 12. В спектрах присутствуют только частоты, кратные частоте вращения ротора, в том 

числе частоты следования рабочих лопаток, кратных их количеству. 

Граница автоколебаний была определена по датчикам пульсаций только на режиме с 

полностью поджатой ЛРР («0 заглушек снято»), КрРК1 = 9,2% при n1пр = 70% с интерцепто-

ром, имитирующим полѐтные условия при Р*вх = 1,3 кг/см
2
, Т*вх = 100°С. В момент разви-

тия автоколебаний для рабочих лопаток 1-й ступени по сигналам с корневых т/д построены 

спектрограммы, функция когерентности и график сдвига фаз (рисунок 13). По всем т/д видна 

составляющая f = 942 Гц – частота автоколебаний РК 1-й ступени  

по 3-ей форме колебаний с 2-мя узловыми диаметрами (m = – 34,5/18,9 ~ 2, где 18,9° – угол 

между лопатками, на которых установлены т/д). Равенство функции когерентности единице 

указывает на связность колебаний РК 1-й ступени, что характерно для автоколебаний [7]. 

Также на автоколебания РК 1-й ступени указывает отсутствие кратности частоте вращения 

(k = 5,2) и сдвиг фаз, соответствующий назад бегущей волне деформаций по форме колеба-

ний с 2-мя узловыми диаметрами. 

Назад бегущая 
волна

Вперед 
бегущая волна
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Рисунок 12 – Характерный вид спектра с датчика пульсации статического давления над РК 1 ст.  

(работа с интерцептором, имитирующим полѐтные условия при Р*вх = 1,3 кг/см
2
, Т*вх = 100°С, при 

Кр1ст. = 7,55% на n1пр = 70%) – отсутствуют диагностические признаки автоколебаний [7] 

 

 
Рисунок 13 – Осциллограмма (а) и спектрограмма (б) с корневых т/д лопаток №7 и №8 РК 1-й ступени, функция 

когерентности (в) и график сдвига фаз (г) в момент автоколебаний (работа с интерцептором, имитирующим 

полѐтные условия при Р*вх = 1,3 кг/см
2
, Т*вх = 100°С, при Кр1ст. = 9,2% на режиме n1пр = 70%) 
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В спектре с датчика пульсации над рабочей лопаткой 1-й ступени (рисунок 14) просле-

живается диагностическая составляющая f = 1309 Гц, которая соответствует форме колеба-

ний лопаток РК 1-й ступени fл = 942 Гц с числом узловых диаметров m = 2 в невращающейся 

системе координат [7]: 
 

           , 
 

где n1ф – физическая частота вращения ротора КНД (183 Гц). 

Составляющие f = 2170 Гц и f = 4788 Гц равноудалены от частоты следования лопаток 

РК 1-й ступени (fсл_рл1 = 19*n1ф) на величину fд. Отрицательное значение m соответствует 
назад бегущей волне деформаций. Также наличие назад бегущей волны характеризует то, что 

составляющая слева от частоты следования лопаток больше правой. Ранее на РК 1-й ступени 

(до перепрофилирования) наблюдались автоколебания с вперѐд бегущей волной деформации 

(раздел 2), что характерно для решетчатого флаттера при безотрывном обтекании лопаток 

[7]. 

 

 
Рисунок 14 – Каскадная диаграмма спектрального состава сигнала с датчика пульсации статического давления 

над РК 1-й ступени для запуска двигателя с диагностированием режима автоколебаний (работа с интерцепто-

ром, имитирующим полѐтные условия при Р*вх = 1,3 кг/см
2
, Т*вх = 100°С, при Кр1ст. = 9,2% на режиме 

n1пр = 70%) 

 

В данной работе в результате значительного поджатия РК 1-й ступени компрессора 

(Кр1ст. = 9,2%) работа велась вблизи срывной области. Вследствие чего и были получены 

автоколебания с волнами деформаций, бегущими против вращения колеса [9]. 

При возникновении автоколебаний на РЛ 1-й ступени замерены уровни вибронапряже-

ний до  = 9,8 кгс/мм
2
 по корневым т/д и  = 13,4 кгс/мм

2
 по торцевым т/д. 

Таким образом была определена с необходимым запасом граница автоколебаний моди-

фицированного РК 1-й ступени компрессора, дающая возможность свободного выбора ЛРР 

для увязки работы компрессора в системе двигателя до величины поджатия 

Δ(π*к/Gпр) = 13,2% (Кр1ст.  7,2%). 
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Заключение 

 

В данной статье впервые в практике отечественного двигателестроения продемонстри-

ровано эффективное применение энергетического метода при расчѐтной отстройке РК 1-й 

ступени компрессора от автоколебаний с валидацией полученных данных результатами 

стендовых испытаний в составе двигателя. Определѐнная граница автоколебаний модифици-

рованного РК 1-й ступени компрессора даѐт возможность выбора линии рабочих режимов 

для увязки работы компрессора в системе двигателя в широком диапазоне параметров с 

обеспечением нормируемых запасов от автоколебаний. 

Разработанное программное обеспечение [2–5], использованное в данной работе, может 

применяться для исследования и подавления автоколебаний рабочих лопаток на этапе проек-

тирования и доводки газотурбинного двигателя. Его применение позволяет получить значи-

тельный экономический эффект от сокращения объѐма испытаний и исключения риска раз-

рушения двигателя. 
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The work is devoted to demonstrating the effectiveness of the energy method for predicting self-
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gas turbine engine. Flutter was detected during engine tests by the monowheel strain gauge method and 

using contactless diagnostic tools. Using an engineering calculation technique based on the energy 
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the work of non-stationary aerodynamic forces on the elastic movements of the blade during the 

oscillation cycle according to its own shape allows the designer to focus on the contribution of certain 

areas of the blade during detuning from the flutter and minimize the loss of aerodynamic parameters. In 

this work, for the first time in the domestic engine industry, an experimental verification of the absence of 

a flutter of a computationally tuned compressor impeller was successfully carried out using the energy 

method when testing it as part of an engine. The developed technique makes it possible to obtain a 

significant economic effect from reducing the volume of tests and eliminating the risk of engine failure. 
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В статье с помощью численного моделирования изучается излучение акустической мощности 

изотропного турбулентного потока перегретого пара в проточной части запорного углового 

клапана. Исследование проводится в целях выбора геометрических размеров проточной части 

углового клапана, при которых для заданной скорости среды в подводящем патрубке будет 

обеспечиваться условие минимизации мощности акустического излучения в присоединѐнные 

трубопроводные магистрали. На определѐнные параметры проточной части клапана наложены 

конструктивные ограничения, определяемые как существующей базой комплектующих (сильфоны 

с ограничением по максимальным допустимым давлению и сжатию), так и требованием по 

минимальным габаритам клапана (и в частности привода, размеры которого определяются 

диаметром седла). В рамках исследования за счѐт детального численного гидродинамического и 

акустического моделирования рассмотрена и оценена эффективность различных мероприятий по 

изменению базовой конструкции клапана, направленных на снижение акустической мощности 

потока в клапане, как отдельно друг от друга, так и в совокупности. Авторами установлено, что 

наиболее эффективными из них оказались: изменение высоты подъѐма золотника, изменение 

радиальных размеров кольцевой полости клапана между золотником и втулкой, причѐм расчѐтная 

эффективность мероприятий достигает 11 дБ. Полученные результаты рекомендуются к 

использованию при доводке запорных клапанов пневмогидравлических систем для снижения 

генерируемого ими шума. 
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Введение 

 

При работе трубопроводных систем с увеличением скорости потока среды в трубопро-

водах возникают интенсивные пульсации давления рабочей среды, распространяющиеся по 

системе в виде упругих акустических волн или гидродинамического шума (ГДШ), и возбуж-

дающие механические вибрации трубопроводов и установленной в системах арматуры, а 

также присоединѐнных механических конструкций.  

Существенный вклад в шум трубопроводных систем вносят насосные и компрессорные 

агрегаты, а также арматура. Виброакустическая характеристика (ВАХ) и ГДШ трубопровод-

ной арматуры формируются при взаимодействии потока рабочей среды с обтекаемыми внут-

ренними поверхностями арматуры (в частности, поверхностями золотников и поверхностями 

проточной части в золотниковой зоне). Наиболее простым способом снижения уровней ВАХ 

и ГДШ трубопроводных систем является лимитирование скоростей потоков среды в трубо-

проводах, что для ряда случаев не может быть реализовано ввиду ограничений на простран-

ство, занимаемое трубопроводной системой. Такие требования особенно актуальны для тру-

бопроводных систем мобильных энергетических установок. Увеличение мощности такой 

установки в заданных габаритах может достигаться только за счѐт значительного увеличения 

скоростей потоков среды в трубопроводах, что в совокупности с требованиями минимизации 

ВАХ всей установки в целом ведѐт к необходимости выполнения работ по оптимизации гео-

метрии проточной части используемой арматуры.  

Настоящая работа посвящена вопросам оптимизации проточной части углового запор-

ного клапана с целью улучшения виброакустических характеристик. Для снижения вибрации 

запорного клапана при его работе в стационарном режиме при полностью открытом затворе 

необходимо снизить акустическую мощность, генерируемую потоком рабочей среды при об-

текании золотника и проточной части клапана, при наличии следующих ограничений, накла-

дываемых на клапан, исходя из требований, предъявляемых к системе, в которой он установ-

лен: 

1. Увеличение массы корпуса клапана за счѐт увеличения толщины стенок, а также 

введения дополнительных рѐбер жѐсткости не допускается. 

2. Увеличение диаметра проходного сечения клапана в зоне золотника (диаметра седла) 

не допускается ввиду необходимости увеличения требуемой мощности привода, необходи-

мой для управления клапаном и прижатия золотника к седлу с усилием, обеспечивающим 

заданную герметичность. 

3. Возможность увеличения хода золотника (значения линейного перемещения из од-

ного крайнего положения в другое) ограничена допустимым сжатием сильфона, используе-

мого в конструкции клапана. 
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4. Вносимые в конструкцию проточной части изменения не должны приводить к значи-

тельному увеличению коэффициента сопротивления клапана, что приведѐт к снижению эф-

фективности использования данного клапана. 

5. Направление подачи проводимой среды в клапане – одностороннее, на золотник. 

«Базовая» геометрия проточной части рассматриваемого клапана, которая послужила 

основой для последующей оптимизации, приведена на рисунке 1. 

 

 
Рисунок 1 – «Базовая» геометрия проточной части клапана 

 

При заданном расходе среды через клапан течение через него происходит при доста-

точно больших значениях числа Рейнольдса, что свидетельствует о развитом турбулентном 

режиме и квадратичном законе потерь давления. При этом, исходя из заданного перемеще-

ния золотника, в открытом положении клапана отсутствует перекрытие («заужение») площа-

ди живого сечения потока, что свидетельствует об относительно невысоких значениях числа 

Маха потока в кольцевой щели клапана под затвором. 

Таким образом, рассматриваемый клапан в открытом положении затвора в простейшем 

случае представляет собой последовательное соединение элементов, каждый из которых 

можно рассматривать как местные сопротивления: 

 расширение на входе в кольцевую камеру; 

 поворот потока на 90 градусов; 

 сужение потока с проходом через сечение под золотником. 

 

Рассмотрение типовых мероприятий на основе известных решений 

 

Опираясь на положительные результаты, полученные при оптимизации проточной ча-

сти отдельных конструкций клапанов, в ходе проведения исследования были рассмотрены 

следующие варианты направлений оптимизации проточной части клапана: 

1. Установка перфорированного делителя потока во входном патрубке в целях реализа-

ции метода ступенчатого дросселирования и деления потока, а также дробления вихрей.  

2. Формирование «носика» на торцевой части золотника. 
3. Формирование диффузора в околозолотниковой зоне в направлении подачи среды в 

полость над золотником со стороны входного патрубка. 

Первый из рассматриваемых вариантов оптимизации проточной части направлен на со-

здание некоторого подпора проводимой среды в выходном канале с целью реализации мето-

да ступенчатого дросселирования, а также для дробления вихрей 
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Два других рассматриваемых мероприятия направлены на снижение скорости прово-

димой среды в проточной части клапана и сокращение интенсивности образования крупных 

вихревых структур.  

Разработанные на предварительном этапе мероприятия представлены на рисунке 2. 

 

 
Рисунок 2 – Схема мероприятий по доработке геометрии проточной части клапанов 

1 – перфорированный делитель потока на входе клапана; 

2 – формирования диффузора на входе в клапан при подаче на золотник; 

3 – формирование торцевой части (носика) золотника 

 

Для численной оценки эффективности предложенных мероприятий авторами была со-

здана расчѐтная модель проточной части клапана. 

Оценка акустической эффективности предлагаемых мероприятий по коррекции про-

точных частей клапанов выполнялась на основе сравнительного анализа акустической мощ-

ности как критерия оптимизации конструкции с точки зрения виброшумовых характеристик.  

При анализе результатов были использованы следующие критерии: 

1. Максимальная скорость в узком кольцевом сечении клапана (м/с), согласно которой 

оценивается шум клапана по международному стандарту IEC 60534-8-3. Noise considerations 

[2]. 

2. Максимальная акустическая мощность в узком кольцевом сечении (дБ). 

3. Интегральная акустическая мощность клапана, которая рассчитывается путѐм сум-

мирования произведения объѐмного значения акустической мощности в ячейке и еѐ объема: 

 

 
(1) 

 

где
ip  – объѐмное значение акустической мощности в i-той ячейке, Вт; iV – объѐм i-той 

ячейке, м
3
. 

Алгоритм определения акустической мощности основан на численном стационарном 

моделировании течения в проточной части клапана и расчѐте акустической мощности для 

каждой точки потока исходя из допущения реализации в ней изотропной турбулентности. 

Акустическая мощность в точке при этом определяется по формуле Праудмена [7]. Выбор 
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такого критерия обусловлен гораздо меньшими вычислительными ресурсами и временем, 

используемыми для стационарного расчѐта, и ограничен случаем изотропной турбулентно-

сти, что ограничивает низкочастотную область частотного диапазона, содержащего крупные 

вихри. Однако, по мнению авторов, это допустимо по причине выполнения именно сравни-

тельного анализа разных конструкций. 

На основе полученных результатов расчѐта рассматриваемых конструкций, выполнен-

ных для рабочих тел «вода» и «пар», авторами было установлено, что при разных рабочих 

телах отклонение результатов, полученных для «базовой» конструкции клапана, составило 

не более 2%, а для «модифицированных» конструкций – до 12%. Полученные значения ко-

эффициента сопротивления для рассматриваемых конструкций по пару и по воде имеют 

приблизительно равные значения, что позволяет сделать вывод об адекватности созданной 

модели. 

Картины распределения скорости потока и акустической мощности «базовой» кон-

струкции проточной части представлены на рисунке 3. 

 

 
 

а б 

 

 
в г 

Рисунок 3 – Картины распределения скорости потока (а, б) и акустической мощности (в, г) в осевых 

вертикальной и горизонтальной плоскостях патрубков для «базовой» конструкции клапана 
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Из полученных результатов видно, что шумообразование в проточной части клапана 

обуславливается тем, что поток разделяется на две части: 

1. Первая с отрывом сразу поворачивается «вниз» под золотник;  

2. Вторая часть разделяется на два потока, которые обтекают золотник по кольцевому 

зазору между корпусом клапана и золотником, встречаются, сталкиваются друг с другом и 

направляются «вниз» под золотник.  

В сечении под торцевой частью золотника оба потока с отрывом выходят из клапана. 

 

Результаты численного моделирования предлагаемых типовых мероприятий. 

Установка перфорированного делителя потока во входном патрубке 

 

При разработке конструкций перфорированных делителей потока (экранов), устанавли-

ваемых после дросселирующих участков клапанов, предполагается, что перепад на них будет 

значительно ниже, чем на самих дроссельных участках. Это обеспечивается наличием значи-

тельного количества отверстий, сумма площадей которых больше, чем площадь входного 

трубопровода. В обеспечение требования по сумме площадей отверстий был рассмотрен 

перфорированный делитель потока, выполненный в форме конуса, установленный во вход-

ной патрубок.  

Расчѐт течения рабочей жидкости через конструкцию с большой группой мелких кана-

лов на порядок сложнее, чем один канал, ввиду повышенных требований к разбивке расчѐт-

ной сетки (элементы должны быть меньше, их количество больше, вычислительные мощно-

сти выше). В связи с этим для упрощения моделирования был разработан упрощѐнный макет 

участка трубопровода с делителем потока и без него и проведѐн расчѐт с необходимыми гра-

ничными условиями газодинамического расчѐта. 

Оценка эффективности работы перфорированого делителя потока осуществлялась пу-

тѐм сравнения результатов моделирования участка трубопровода без установленного дели-

теля и с установленным делителем. Результаты моделирования, выполненные для обоих ва-

риантов, представлены на рисунках 4 и 5. 

 

 

 
  

а б в 

Рисунок 4 – Картины распределения скорости потока (а), акустической мощности (б) и давления (в)  

в осевом сечении трубопровода без делителя потока 
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а б в 

Рисунок 5 – Картины распределения скорости потока (а), акустической мощности (б) и давления (в)  

в осевом сечении трубопровода с делителем потока 
 

На основе полученных результатов численного моделирования применение перфори-

рованных делителей потока, обладающих высоким гидравлическим сопротивлением и явля-

ющихся дополнительными источниками шума, принято нецелесообразным при установлен-

ных требованиях по скоростям среды и ограничениях по гидравлическому сопротивлению. 

Анализируя течение в клапане, можно сделать вывод о том, что мероприятия должны 

быть направлены на облагораживание проточного канала клапана и рассмотрение его как 

местного гидравлического сопротивления. 

 

Формирование «носика» на торцевой части золотника 

 

Моделирование показало, что обтекание торцевой части золотника явилось дополни-

тельным источником шума. Конический обтекатель («носик») стал дополнительным препят-

ствием потоку, двигающемуся сбоку на него. Таким образом, при одних и тех же граничных 

условиях появление «носика» привело к росту области с максимальной скоростью. 

Анализ течения проводимой среды в проточной части клапана показал влияние геомет-

рической формы торца золотника на его гидродинамические и акустические характеристики. 

В связи с этим было проведено дополнительное исследование характеристик конструкции 

золотника с плоским торцом. 

Из полученных результатов можно сделать следующие выводы: 

1. При плоской поверхности торца золотника, несмотря на значительное увеличение 

относительно «базовой» конструкции (золотник со сферическим торцом) проходного сече-

ния под золотником, максимальная скорость увеличилась, при этом перепад давления также 

увеличился. 

2. Использование «необлагороженной» конструкции золотника (с острыми кромками и 

плоским торцом) по сравнению с «базовой» конструкцией  привело к росту акустической 

мощности на 0,2 дБ. 

Таким образом, использование плоского торца золотника, как и золотника с «носиком», 

для заданных режимов работы (больших скоростей среды) представляется нецелесообраз-

ным, поскольку наблюдается рост локальных скоростей течения. 
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Формирование диффузора в околозолотниковой зоне 

 

Эффективность данного мероприятия по снижению акустической мощности относи-

тельно «базовой» конструкции по результатам численного моделирования составила всего 

0,6 дБ, что очевидно является недостаточным. Также расчѐтными исследованиями установ-

лена большая окружная неравномерность скоростей в кольцевом зазоре между золотником и 

втулкой (см. рисунок 8). 

 

Результаты численного моделирования предлагаемых дополнительных мероприятий 

 

На основании полученных результатов, ввиду незначительного снижения акустической 

мощности по отношению к «базовой» конструкции, было принято решение дополнительно 

рассмотреть ряд мероприятий, заключающихся в поиске оптимальных значений ряда гео-

метрических параметров проточной части, при которых будет наблюдаться наибольшее 

снижение акустической мощности. 

 

Изменение высоты подъѐма (хода) золотника 

 

Для снижения окружной неравномерности скорости было предложено рассмотреть во-

прос об уменьшении хода золотника в целях заужения проходного сечения под золотни-

ком. Для поиска наиболее оптимального значения хода золотника (уменьшения хода по от-

ношению к «базовой» конструкции) промоделировано несколько вариантов с уменьшением 

хода золотника (высоты его подъѐма) от 1,5 до 6 мм. Наибольшую эффективность показала 

конструкция клапана с уменьшением хода золотника на 2 мм, при которой снижение акусти-

ческой мощности составило 3 дБ. 

Сводные графики зависимости акустической мощности и максимальной скорости по-

тока от изменения хода золотника клапана представлены на рисунке 6. Зависимости влияния 

изменения хода золотника на перепад давления на клапане и максимальную скорость потока 

в нѐм представлены на рисунке 7. 

 

 
Рисунок 6 – Влияние изменения хода золотника на снижение акустической мощности клапана 
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Рисунок 7 – Влияние изменения хода золотника на перепад давления на клапане  

и максимальную скорость потока в нѐм 

 

Анализ результатов моделирования клапана показал, что с уменьшением хода золотни-

ка на 2…2,5 мм наблюдается снижение сопротивления клапана и перепада давления на нѐм. 

Это позволяет уменьшить акустическую мощность турбулентного шума на 3 дБ при умень-

шении хода золотника на 2 мм. При дальнейшем (свыше 2,5 мм) уменьшении хода золотника 

происходит рост гидравлического сопротивления и акустической мощности клапана. 

Таким образом, незначительное прикрытие золотниковой щели клапана приводит к 

уменьшению окружной неравномерности скорости в щели и, соответственно, к снижению 

гидравлического сопротивления и акустической мощности турбулентного потока. 

 

Уменьшение околозолотниковой полости клапана 

 

Следующим исследуемым мероприятием стало уменьшение радиальных размеров  

(см. рисунок 8) кольцевой полости клапана между золотником и стенками корпуса клапана. 

Гидродинамическая картина течения в проточной части клапана показала значительное 

звукообразование вследствие взаимодействия «прямого» потока из входного патрубка и по-

тока с противоположной (относительно входного патрубка) стороны кольцевого зазора. Та-

кое взаимодействие потоков приводит к образованию турбулентной зоны их смешения, яв-

ляющейся источником интенсивного акустического излучения. Для снижения шума данного 

источника предложена модернизация проточной части с плавным уменьшением кольцевого 

зазора при обтекании потоком цилиндрической части золотника. Это позволит снизить 

окружную неравномерность скорости и зону интенсивного перемешивания потоков под зо-

лотником. 
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3D модель Схема 

 

Рисунок 8 – Схема заужения проточной части и направления потока 
 

Согласно проведѐнным расчѐтам, эффективность данного мероприятия, в сравнении с 

«базовой» конструкцией, составляет 6 дБ. 

 

Изменение радиальных размеров кольцевого зазора между золотником  

и стенкой корпуса клапана 

 

В целях снижения гидравлического сопротивления при обтекании потоком гильзы зо-

лотника предложено увеличить радиальный размер кольцевого канала («бочки»). Наиболь-

шую эффективность показала конструкция с увеличением радиуса кольцевого канала на 6 

мм – 11,1 дБ. 

На рисунке 9 показаны зависимости акустической эффективности и перепада давления 

на клапане от увеличения радиуса «бочки» клапана. Из данного графика можно сделать вы-

вод, что при увеличении радиуса «бочки» на 2 мм наблюдается значительное (на 10 дБ) сни-

жение акустической мощности при существенном уменьшении перепада давления. Даль-

нейшее увеличение радиуса не вызывает подобного эффекта, что связано, по-видимому, с 

сочетанием гидросопротивления кольцевого канала и поворота потока в выходной патрубок. 

 

 
Рисунок 9 – График зависимости акустической эффективности и перепада давления на клапане  

от увеличения полости клапана 
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Расчѐт конструкций клапанов, содержащих совокупность наиболее эффективных 

предложенных мероприятий 

 

Для оценки влияния на акустическую мощность совокупности предложенных меропри-

ятий было проведено моделирование конструкций проточной части клапана с комбинирова-

нием в них совокупности мероприятий, показавших максимальное снижение акустической 

мощности относительно штатной конструкции.  

Результаты расчѐтов показали, что комбинирование мероприятий не даѐт ожидаемого 

кумулятивного эффекта, более того, акустическая мощность конструкции с совокупностью 

предлагаемых мероприятий становится даже хуже, нежели применение мероприятий по от-

дельности. Выполнение полнофакторного исследования данного явления не представляется 

возможным, поскольку для этого потребуется трудоѐмкий численный эксперимент и деталь-

ный анализ получаемых результатов. Действительно, поток рабочего тела в проточной части 

клапана представляет собой «квазимеханическую систему» с бесконечным числом степеней 

свободы, и это не позволяет дать детальный анализ динамического поведения («портрета») 

такой системы в широком звуковом диапазоне частот. 

 

Влияние диффузора на акустическую мощность наиболее эффективных  

предложенных мероприятий 

 

Отдельный интерес представляет анализ влияния диффузора для различных вариантов 

изменения проточной части, в том числе комбинаций мероприятий. Это обусловлено техно-

логическими трудностями выполнения диффузора во входном патрубке клапана.  

Проведѐнные расчѐты показали, что применение в конструкции диффузора повышает 

эффективность предложенных мероприятий. Например:  

 увеличение бочки в радиусном измерении на 2 мм с уменьшением хода золотника на 

2 мм показало, что эффективность конструкции без диффузора ниже, чем с ним, то есть 

4,5 дБ, против 8,2 дБ. 

 увеличение бочки в радиусном измерении без диффузора показало более низкую эф-
фективность, чем с ним, то есть 4,8 дБ, против 9,9 дБ.  

 уменьшение хода золотника в конструкции без диффузора показало более низкую 
эффективность, чем с ним, то есть 0,7 дБ, против 3,2 дБ.  

 

Заключение 

 

В работе было проведено детальное численное исследование гидродинамики и акусти-

ки различных проточных частей клапана, основанных на «базовой» конструкции. Из анализа 

результатов расчѐта следует: 

1. Применение перфорированных делителей потока на входе или выходе клапана сле-

дует считать нецелесообразным по причине, с одной стороны, значительного перепада дав-

ления на них, превышающего предельно допустимые значения по коэффициенту гидравли-

ческого сопротивления, и, с другой стороны, появления дополнительного шума, вызванного 

прохождением среды через делители.  

2. Доработка торцевой части («носика») золотника также не является целесообразным 

мероприятием для случая односторонней подачи среды (для рассматриваемого клапана). При 

движении проводимой среды в данном направлении обтекание носика ранее предложенной 

геометрии является дополнительным источником шума. 
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3. Анализ гидродинамической картины течения в проточной части клапанов выявил 

значительные зоны турбулентного смешения выходных потоков под торцом золотника, при-

водящие к росту акустической мощности. 

4. Предложенные новые конструктивные мероприятия, такие как изменение хода зо-

лотника, изменение радиальных размеров кольцевой полости клапана между золотником и 

стенкой корпуса, показали эффективность, достигающую 11 дБ. 

5. Наиболее целесообразным мероприятием  следует считать совместное использование 

входного диффузора при течении среды «на золотник» с увеличением радиуса кольцевой по-

лости («бочки») клапана, приводящие к снижению акустической мощности на 11 дБ. 

6. Сложная гидродинамическая картина течения среды в кольцевой полости и в цилин-

дрическом сечении под золотником не позволила выявить оптимальные (с точки зрения аку-

стической мощности) соотношения между размерами «бочки» и ходом золотника, поскольку 

для типоряда запорных клапанов схожей конструкции, но с разными номинальными диамет-

рами, получены различные варианты оптимальных «малошумных» сочетаний данных пара-

метров. Причем установлено, что не происходит простого суммирования эффектов при сов-

местном использовании данных мероприятий. 
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В работе представлены экспериментальные характеристики звукоизоляции стрингерного отсека 

ракеты-носителя. Показано, что меняющиеся от старта к старту резонансные провалы в спектре 

звукоизоляции зависят от углов падения акустических волн на поверхность отсека. Данные выводы 

были сделаны на основании математической модели, позволяющей учесть угловое падение 

акустических волн на цилиндрическую оболочку. Предложены формулы оценки эквивалентных 

характеристик стрингерных обечаек отсеков для оценки исследуемых параметров звукоизоляции 

(эквивалентная толщина, модуль упругости, плотность, цилиндрическая и мембранная жѐсткости). 
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Введение 

 

Анализ результатов измерений виброакустического нагружения стрингерной конструк-

ции сухого отсека ракеты-носителя (РН) показал, что частотный профиль звукоизоляции 

может изменяться от пуска к пуску. Для изучения данного явления были проанализированы 

результаты проведѐнных работ по оценке звукоизоляции усечѐнного сегмента отсека [1] и 

применена модель звукоизоляции цилиндрической оболочки при наклонном падении на неѐ 

плоских акустических волн [2], так была сделана гипотеза о влиянии изменения направлен-

ности акустических волн при падении их на поверхность отсека. Анализ открытых источни-

ков также показывает, что, как правило, звукоизоляционный спектр можно условно разбить, 

в том числе для цилиндрической стрингерной конструкции, на четыре области [3, 4]. Так, на 

представленном на рисунке 1 профиле звукоизоляции сегмента стрингерной цилиндрической 

конструкции, полученном в результате эксперимента [1], выделяют область I, характеризу-

ющуюся тем, что в данном частотном диапазоне исследуемая величина зависит от жѐсткост-

ных характеристик оболочки. Повышение изгибной жѐсткости ведѐт к повышению низкоча-

стотной звукоизоляции, при этом еѐ тренд вдоль частотной оси будет ниспадающим вплоть 

до основной резонансной частоты конструкции. На данном графике область I условно рас-

пространяется до центральной частоты 125 Гц, тогда как основной резонанс конструкции 

попадает в полосу частот 160 Гц. В следующей «резонансной» частотной области II звуко-

изоляция определяется динамическим модулем потерь Eη, где E,η – модуль упругости и по-
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тери в конструкции, и геометрическим расположением стрингеров и шпангоутов относи-

тельно друг друга. Как было отмечено, первый минимум области II обусловлен основным 

резонансном панели, второй, попадающий в полосу частот 625 Гц, объясняется резонансом 

волнового совпадения панели с эквивалентными параметрами для данной панели. В частот-

ной области III с повышением поверхностной массы повышается звукоизоляция конструк-

ции, при этом еѐ тренд вдоль частотной оси будет восходящим в соответствии с «законом 

массы» не более 6 дБ на октаву, как это показано на рисунке 1. При этом погрешность в ре-

зультатах экспериментов, вызванная данным фактором, не превысила 1 дБ [8]. 
 

 

 
Рисунок 1 – Типичная частотная характеристика звукоизоляции для стрингерной панели: 

I – область упругости (жѐсткости); II – область резонансов; III – область закона массы;  

IV – область волнового совпадения 
 

В частотной области IV после увеличения звукоизоляции по частотной оси в области 

действия закона масс III наблюдается еѐ новый спад, связанный с эффектом волнового сов-

падения, возникающим в обшивке панели, в рассматриваемом примере это явление достига-

ется в полосе частот 6300 Гц. На частоте волнового совпадения след падающей на панель 

звуковой волны равен длине свободных изгибных волн, возбуждающихся в ней [3]. Эта ча-

стота зависит от угла падения звуковых волн и наименьшего значения достигает при каса-

тельном падении. Для подтверждения сказанного на рисунке 1 нанесѐн график, представля-

ющий собой результат расчѐта для аналогичной стрингерной панели при угловом падении 

акустических волн, составляющих 70° от нормали. Свойства областей I-IV соответствуют 

импедансным характеристикам: 
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где m1 – поверхностная масса панели с учѐтом стрингеров, m2 – без их учѐта,  

D – цилиндрическая жѐсткость, c – скорость звука в воздухе, η – потери в конструкции пане-
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ли, θ – угол падения акустических волн, отсчитываемый от нормали, проведѐнной к поверх-

ности панели, ω=2πf – круговая частота, ωр – основная резонансная частота панели, ωс – еѐ 

частота волнового совпадения, диапазон частот 
р 5,0 соответствует области I, 

рр  25,0   – области II, 
cр  5,02   – области III, c 5,0  – области IV. 

Как показали результаты измерений акустического нагружения ракет-носителей и го-

ловных обтекателей, важным параметром для оценки спектральных характеристик снижения 

звукоизоляции в области резонансов явился параметр направленности падения акустических 

волн на конструкцию отсека, поэтому для решения поставленной задачи был использован 

механический импеданс оболочки Z, в которой упомянутая направленность была учтена [2]: 
 

2
4 41 2

4 2 2
[1 sin ( ) sin ( )],

r

p p D Eh
Z i m

v mc m r


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


     (1) 

 

где E – комплексный модуль упругости, h – толщина, r – радиус оболочки, c – скорость звука 

среды под оболочкой, θ, ψ – углы между направлением падающей волны и, соответственно, 

поперечным и продольным сечениями оболочки. Проекции волны на поперечную плоскость 

(радиальное направление, r) и продольную плоскость показаны пунктирными линиями и 

представлены на рисунке 2. 

 

 

 
Рисунок 2 – Направление падения акустической волны на цилиндрическую поверхность 

 

В рамках проведѐнной работы была оценена направленность падения акустических 

волн, получена формула для оценки характеристик потерь конструкций на резонансных ча-

стотах, были предложены формулы для оценки параметров эквивалентной гладкой оболочки, 

с которой в дальнейшем проводились все необходимые процедуры для получения всех вы-

шеназванных показателей. 
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1 Объект исследований, формулы эквивалентной гладкой оболочки  

и исходные данные 

 

Обработка телеметрии 

Измерения вибрационных ускорений и акустического давления при пусках осуществ-

лялись с использованием данных телеметрической системы измерения (СИ), установленной 

на борту РН и обеспечивающей контроль вибрационного и акустического нагружения еѐ 

ступеней и головного обтекателя. Измерение акустического давления на внешней и внутрен-

ней поверхности отсека осуществлялось с помощью акустических датчиков, установленных 

на СО согласно рисунку 3. Измерение радиального ускорения стрингерного отсека (СО) про-

водилось с помощью акселерометра, измерение акустического давления на внешней и внут-

ренней поверхности отсека осуществлялось с помощью акустических микрофонов. 

 

 
Рисунок 3 – Установка датчиков акустического давления на обечайку СО:  

АН – акустический наружный; АВ – акустический внутренний 

 

Телеметрическая информация по быстроменяющимся параметрам (БМП) принималась 

и регистрировалась приѐмными станциями космодрома. Информация по БМП СИ передава-

лась в виде массивов. Каждый передаваемый массив содержал 512 последовательных изме-

рений одного датчика БМП. Обработка телеметрической информации (ТМИ) СИ по быстро-

меняющимся параметрам вибрационного ускорения и акустического давления была прове-

дена в два этапа. На первом этапе исходная оцифрованная ТМИ СИ («оцифровка» произво-

дилась на борту РН) обрабатывалась и представлялась в виде отдельных текстовых файлов 

по каждому параметру в физических величинах; на втором этапе проводился спектральный 

анализ оцифрованных процессов со следующими функциональными параметрами: шаг по 

частоте – 1 Гц; продолжительность «временного окна» – 1 с; перекрытие окон – 0,5 с; ча-

стотный диапазон анализа – 1/3-октавный. Далее в рамках каждого 1/3-октавного диапазона 
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вычислялись спектральные плотности мощностей виброускорений и акустических давлений, 

что позволяло найти осреднѐнные характеристики всех физических величин в рамках данных 

диапазонов через 1 Гц. Например, для осреднѐнного значения акустического давления через 

1 Гц: 

,1)(
3/1

2

1
3/1 Гц

p
fp Гц 


  

 

где p1/3 – суммарное акустическое давление в 1/3-октавном диапазоне с шириной Δ1/3 Гц. 

 

Формулы эквивалентной гладкой оболочки для стрингерной обечайки 

Для анализа результатов экспериментов и проведения расчѐтов были выбраны пара-

метры гладкой оболочки эквивалентной по жѐсткости подкреплѐнной обшивке СО. При этом 

использовалось следующее правило для проведения расчѐтов эквивалентной цилиндриче-

ской De и мембранной жѐсткости Be [5, 6]:  

1) с одной стороны, De (Be) является суммой удельной изгибной (удельной продольной) 

жѐсткости силового элемента и цилиндрической (мембранной) жѐсткости обечайки без сило-

вых элементов: 
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где E1, E2, J, F, δ, l, ν – модули упругости силового набора и обечайки, момент инерции при 

изгибе силовых элементов, площадь сечения силового элемента, толщина обечайки, расстоя-

ние между силовыми элементами, коэффициент Пуассона соответственно. 
2) с другой стороны, их можно представить в виде цилиндрической и мембранной 

жѐсткости в эквивалентных параметрах: 
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где Eе, δе – эквивалентные модуль упругости и толщина. Эквивалентный коэффициент Пуас-

сона примем равным аналогичному коэффициенту для обечайки без стрингеров: 
 

νе =ν.  
 

Из (3) с учѐтом (2) получим следующие соотношения для эквивалентной толщины δe, 

модуля упругости Ee и плотности ρe: 
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где M – масса обечайки, S – площадь еѐ поверхности. 

Используемые при анализе характеристики СО, вычисленных по формулам (4), приве-

дены в таблице 1. 

В таблице также представлены частоты кольца обечайки без стрингеров fr и критиче-

ские частоты волнового совпадения с учѐтом стрингеров fc, на которых предположительно 

реализуются провалы проводимости акустической вибрации [7], соответственно вычислен-

ные по формулам [2, 3, 8, 9]: 

,
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где Es, ρs, ms – модуль Юнга, плотность, поверхностная масса отсеков без стрингеров или 

гладких отсеков, me – поверхностная масса стрингерной обечайки. 
 

Таблица 1 - Характеристики обшивки 

ms, кг/м
2 

3,705 

me, кг/м
2
 15,0 

Ee, Па 5,0·10
9
 

he, мм 46,7 

De, Н·м 4,7·10
4
 

Be, Н/м 2,6·10
8 

fr, Гц 696 

fc, Гц 334,6 

 

Из таблицы 1 видно, что исследуемый СО имеет достаточно высокую поверхностную 

массу за счѐт вклада силового набора, тогда как поверхностные массы обшивок составляют 

25%. 

 

2 Взаимосвязь импеданса цилиндрической оболочки и звукоизоляции 

Принимая во внимание гармоническое поведение акустических волн, из (1) получим 

связь между импедансом оболочки и еѐ коэффициентом звукоизоляции: 
 

,
2

2

2

1

p

p
r   (6) 

 

где p1 – амплитуда волн акустического давление падающих снаружи на оболочку, p2 – ам-

плитуда волн, прошедших под оболочку. 

Для этого учтѐм потери в материале обшивки η и произведѐм переход к комплексной 

жѐсткости и комплексному модулю упругости по формулам: 
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Используя (1), (7) перейдѐм к комплексному импедансу: 
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Учтѐм в (8) круговую критическую (наименьшую) частоту волнового совпадения и 

круговую частоту кольца по формулам (5) и перепишем в виде: 
 

2 22 2
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Для оценки коэффициента звукоизоляции (6) воспользуемся выражением (9) и выраже-

нием, связывающим нормальную колебательную скорость vr и звуковые давления по обе 

стороны оболочки [2, 3, 8, 9]: 
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где ρс – акустические сопротивления внутри оболочки. 

Решая (1) и (10) совместно получим: 
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Подставим (9) в (11): 
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С учѐтом (6) получим модуль коэффициента звукоизоляции: 
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Выражение (12) является теоретическим результатом получения звукоизоляции ци-

линдрической оболочки, нагруженной плоской волной акустического давления при различ-

ных углах их падения. 

 

Оценка углов падения акустических волн на поверхность CО 

Оценка углов падения акустических волн на поверхность CО, как показывает форму-

ла (1), является важной частью проведения расчѐтов внутреннего акустического нагружения 

и звукоизоляции. Для получения значений θ и ψ, представленных на рисунке 2, воспользуем-
ся значениями нуждающейся в уточнении звукоизоляции, полученной на обечайке СО при 

трѐх пусках РН, и проведѐм расчѐт по формуле (12), подобрав такие углы падения ψ и θ, что-

бы в результате расчѐта реализовались провалы, представленные на рисунке 3, и вычислим 

из этого выражения величину R=10lg(r). 

Как показано на рисунке 4, возникновение провалов в спектре звукоизоляции на часто-

тах 200–315 Гц и 625–800 Гц обусловлено падением акустических волн под углами ψ=32°–

40° и θ=39°–44°, их схематичное представление показано на рисунке 2. Первый минимум, 

попадающий в полосы частот 200–315 Гц, соответствует частоте кольца, второй минимум, 

попадающий в полосы 625–800 Гц, соответствует частоте волнового совпадения рассматри-

ваемой стрингерной обечайки с параметрами, вычисленными по формулам (4), (5). Если про-

вести сравнение данных, приведѐнных в таблице 1, и данных, представленных на графиках 
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на рисунке 3, то можно заметить, что частота кольца fr вследствие указанного углового паде-

ния сместилась с 696 Гц (при ψ=90°) в полосы с центральными частотами 200–315 Гц (при 

ψ=32°–40°), тогда как частота волнового совпадения fc по той же причине сместилась с 334,6 

Гц (при θ>80°) в полосы частот 625–800 Гц (при θ=39°–44°). Возможность появления эффек-

та волнового совпадения на столь низких частотах для подкреплѐнных панелей подтвержда-

ется в том числе результатами расчѐтов, приведѐнных в [2, 10]. 

 

  
а 

 

б 

 
в 

Рисунок 4 – Результаты оценки углов падения ψ и θ по формуле (12), соответствующих провалам в спектре 

звукоизоляции в полосах частот: а – 315 Гц и 625 Гц, б – 200 Гц и 800 Гц, в – 250 Гц и 625 Гц 

Как показано на рисунке 5, при уменьшении угла ψ возникает смещение минимумов в 

спектре звукоизоляции на низшие частоты, тогда как при уменьшении угла θ – наоборот 

смещение минимума звукоизоляции на высшие частоты. 

  
а б 

Рисунок 5 – Смещение провалов звукоизоляции при изменении углов падения: а – ψ, б – θ 
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3 Заключение 

 

Статистические данные по направленности акустических волн при старте РН позволя-

ют более точно формировать внешние акустические воздействия при нагружении отсеков 

при проведении расчѐтов виброакустического нагружения конструкции и аппаратуры РН. 

В рамках проведѐнной работы были получены следующие результаты: 

1. Получены формулы для эквивалентной гладкой оболочки для вычисления величины 

внутреннего акустического давления и звукоизоляции обечайки СО в частотных полосах 

влияния силового набора. 

2. С помощью модели, учитывающей углы между направлением падающей волны и 

поперечным или продольным сечениями оболочки, произведена оценка их падения на обе-

чайку СО на участке старта. 

3. Сделан вывод о том, что характеристические провалы в звукоизоляции СО, меняю-

щиеся по частоте от пуска к пуску, являются следствием меняющегося угла падения волн 

акустического давления от различных источников шума. 

Дальнейшие исследования будут направлены на получение рекуррентных соотношений 

для нахождения взаимосвязи между параметрами акустического давления снаружи и внутри 

отсека, а также соответствующего им радиального виброускорения. 
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Для проведения анализа результатов замера параметров неоднородного потока на входе в 

компрессор разработан метод определения доверительных границ погрешностей этих 

параметров.  Предложенный метод позволяет определять предельные погрешности полного 

абсолютного давления в различных точках замера, а также параметров, характеризующих  

пульсации и неравномерность потока на входе в компрессор. Отличительной особенностью 

разработанного метода является возможность учѐта как неисключѐнных систематических, так 

и случайных погрешностей. Апробирование метода позволило рекомендовать количество замеров 

атмосферного давления в процессе испытания двигателя на одном режиме. Также удалось 

установить возможности уменьшения погрешности определения комплексного критерия, 

оценивающего неоднородность потока, при повышении класса точности средства измерения 

полного давления в различных точках сечения на входе в компрессор. 
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Введение 

 

При производстве серийных авиационных газотурбинных двигателей (ГТД) и двигате-

лей после ремонта в рамках программы приѐмосдаточных испытаний проводятся специаль-

ные испытания на подтверждение газодинамической устойчивости. Начиная с конца 70-х го-

дов по рекомендации ЦИАМ такие испытания выполняются с имитацией неоднородного по-

тока на входе в ГТД [1, 2].  

Обычно создание неоднородного потока осуществляется с помощью специального 

входного коллектора с выдвижным щитком – интерцептором [1, 2, 3] (рисунок 1). Степень 

же неоднородности потока на входе в компрессор характеризуется комплексным критерием 

W (см. раздел 2 статьи), учитывающим структуру потока и величину возникающих в нѐм 

возмущений. 

Двигатель считается прошедшим испытание на газодинамическую устойчивость, если 

на установленных в техническом задании (ТЗ) значениях режимных параметров и в условиях 

проведения испытаний компрессор ГТД не переходит на неустойчивые режимы работы. При 

этом под режимными параметрами понимаются приведѐнные частота вращения ротора 
прn  и 

расход воздуха 
в прG . Под условиями проведения испытаний – высота выдвижения интерцеп-

тора интН  в проточную часть (ПЧ) входного коллектора, величины отборов воздуха от ком-

прессора и мощности от вала двигателя на привод агрегатов [1, 2, 3]. 

 

1 5В

В2

rв

3rв пер

Н
и

н
т

41 5В

В2

rв
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Н
и

н
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4

 
Рисунок 1 – Схема входного коллектора с интерцептором и заборами полного давления разрежения: 

1 – воздухозаборник; 2 – интерцептор; 3 – точки измерения полного давления;  

4 – входной направляющий аппарат; 5 - компрессор 

 

Если двигатель не выдерживает испытания на газодинамическую устойчивость 

[4, 5, 6, 7, 8], то разрабатываются мероприятия по выявлению и устранению причин этого 

явления. Традиционным способом борьбы с проблемой является замена части компрессор-

ных лопаток. Для этого осуществляется несколько (4…6) переборок двигателя, на что уходит 

довольно много времени и средств. Поэтому в настоящее время имеется необходимость со-

здания различных математических моделей (численных и статистических) компрессора, с 

помощью которых возможно было бы находить варианты модификации, которые позволяли 

бы обходиться одной - двумя переборками [9, 16]. 
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 При формировании таких математических моделей на этапе их валидации необходимо 

иметь достоверные экспериментальные данные по параметрам неоднородного потока на 

входе в компрессор с известными доверительными границами их погрешностей. А это пред-

ставляет собой самостоятельную задачу, для решения которой необходим инструмент анали-

за результатов экспериментального определения параметров неоднородного потока, базиру-

ющийся на методе определения доверительных границ погрешностей измеряемых парамет-

ров. Разработка такого инструмента представляется актуальной и соответствует современ-

ным тенденциям повышения экономических показателей двигателей, находящихся в серий-

ном производстве и эксплуатации.  

Целью инструмента анализа результатов экспериментального определения параметров 

неоднородного потока является повышение эффективности доводки авиационных ГТД на 

газодинамическую устойчивость. 

 

1 Схема входного коллектора с замером поля полного давления на входе в компрессор 

 

Схема входного коллектора с выдвижным интерцептором, используемого при испыта-

нии серийных ГТД, представлена на рисунке 1. Входной коллектор устанавливается перед 

двигателем и в его состав входит воздухозаборник 1 с лемнискатным насадком и интерцеп-

тор 2 [1, 2]. 

В позициях 3 установлено во входных кромках входного направляющего аппарата 

(ВНА) 4 компрессора 5 шесть ( n  = 6) заборов воздуха для определения разницы между ат-

мосферным давлением и полным давлением с помощью мановакуумметров. Заборы воздуха 

3 расположены равномерно в окружном направлении в соответствии с рекомендациями ЦИ-

АМ [1] в  случае  турбореактивного двигателя (ТРД) на относительном радиусе в в в перr r r  = 

0,9 (
в перr  – периферийный радиус на входе в ВНА), а в случае турбореактивного двухконтур-

ного двигателя (ТРДД) – на относительном радиусе вr  = 0,6. 

На установившемся режиме работы двигателя в условиях проведения испытаний, уста-

новленных ТЗ, в каждой i-ой из n  точек измерения полного давления 3 в течение периода 

времени испытания на одном режиме 
реж  снимается осциллограмма разности атмосферного 

и полного давлений (измеренное полное давление  *

изм iр f  ). Современные мановакуум-

метры позволяют производить измерения с предельной абсолютной (предельной неисклю-

чѐнной систематической) погрешностью  *

измр = 50…150 Па. В частности, использованный 

датчик давления - разрежения Метран-100-ДИВ-1341 имеет предел допускаемой основной 

погрешности 0,15%  [10]. Одновременно в течение периода времени 
реж  измеряется l  значе-

ний атмосферного давления Нр  с предельной абсолютной погрешностью, обычно не пре-

вышающей  Нр =140 Па [10]. 

 

2 Определение параметров неоднородного потока на основании первичных измерений 

 

Обработка результатов измерений осуществляется в следующей последовательности 

(составлено в соответствии с рекомендациями [12]). 

1. Осреднѐнное за период времени 
реж  атмосферное давление: 

 cp  

1

l

H H j

j

р р l


 . 
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2. Осреднѐнное за период времени 
реж  максимальное измеренное полное давление  

в i-ой точке:  

* *

max изм cp max изм  

1

ip

i i j i

j

р р p


 , 

где ip  = 900 – количество замеренных максимумов давления в i-ой точке за период времени 

реж .  

3. Осреднѐнное за период времени 
реж  минимальное измеренное полное давление в 

i-ой точке: 

* *

min изм cp min изм  

1

ip

i i j i

j

р р p


 , 

где ip  – количество замеренных минимумов давления в i-ой точке за период времени 
реж . 

Количество минимумов давления *

изм iр  равно количеству максимумов этого давления. 

4. Осреднѐнное за период времени 
реж  измеренное полное давление в i-ой точке изме-

рения: 

 * * *

изм cp max изм cp min изм cp 0,5i i iр р р  . 

5. Турбулентная пульсация потока максимальной интенсивности *

maxр  является  

максимальной величиной в некоторой k-ой точке замера из всех значений 
* * *

max max изм ср min изм ср i i iр р р   : 

 
* * * * * *

max max max изм ср min изм ср max изм ср min изм ср i i i k kр MAX р MAX р р р р             . 

6. Осреднѐнное за период времени 
реж  полное абсолютное давление в i-ой точке изме-

рения: 

 * * * *

абс cp  cp изм cp  cp max изм cp min изм cp 0,5i H i H i iр p р p р р     .  

7. Параметр, оценивающий турбулентные пульсации потока максимальной интенсив-

ности [1, 11]: 

 * * * * *

max абс cp max разр ср min разр ср абс cp k k k kр р р р р     . 

8. Максимальное давление на входе в компрессор на окружности радиуса вr  в некото-

рой точке m .
* * *

абс max абс cp абс cp i mр MAX р р     и минимальное давление на входе в компрессор 

на окружности радиуса вr  в некоторой точке r 
* * *

абс min абс cp абс cp i rр MIN р р    . 

9. Среднемассовое абсолютное давление на входе в компрессор: 

* *

m абс cp абс cp 

1

n

i

i

р р n


 . 

10. Параметр, оценивающий неравномерность потока на входе в компрессор [1, 11]: 

 * * *

абс max абс min m абс cpр р р   . 

11. Комплексный критерий ,W  учитывающий на входе в компрессор структуру потока 

и величину возникающих в нѐм возмущений [1, 11]: W     , где весовой коэффициент 

  для ТРД равен 1, а для ТРДД  =2 [1]. 
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3 Метод определения доверительных границ погрешностей измеряемых параметров 

 

На основании приведѐнных выше формул в соответствии с ГОСТ Р 8.736-2011 [12] и 

Методическими рекомендациями МИ 2083-90 [13] находятся границы погрешностей измере-

ний с учѐтом как систематических, так и случайных составляющих [14, 15, 17, 18]. 

1. Погрешности определения осреднѐнного по периоду времени 
реж  атмосферного дав-

ления  

1.1. Среднеквадратическая погрешность определения атмосферного давления 
cpHр : 

     
2

 cp   cp

1

1
l

H H j H

j

S р р р l l


 
      

 
 . 

1.2. Доверительные границы случайной абсолютной погрешности атмосферного давле-

ния 
cpHр :  

      cp  cpH q H Hр t р S р  , 

где  q Ht р  – коэффициент Стьюдента, зависящий от значения доверительной вероятности и 

числа l  результатов измерения атмосферного давления. 

1.3. Доверительные границы абсолютной и относительной погрешности определения 

осреднѐнного по времени 
реж  атмосферного давления 

cpHр : 

       2 2

 cp  cp  cp 3H H H Hр K р S р р   , Па и     cp  cp  cp 100%H H Hр р р    
  , 

где  
   

   

 cp

 cp

 cp 3

H H

H

H H

р р
K р

S р р

 








. 

2. Погрешности определения осреднѐнного по периоду времени 
реж  давления 

*

max изм cp iр : 

2.1. Среднеквадратическая погрешность определения давления 
*

max изм cp iр : 

     
2

* * *

max изм cp max изм  max изм cp 

1

1
kp

i i j i i i

j

S р р р p p


 
      

 
 . 

2.2. Доверительные границы случайной абсолютной погрешности давления 
*

max изм cp iр :  

     * * *

max изм cp max изм cp max изм cp i q i iр t р S р  , 

где  *

max изм cp q it р  – коэффициент Стьюдента, зависящий от значения доверительной вероятно-

сти и числа ip  результатов замеров давления *

max изм iр . 

2.3. Доверительные границы абсолютной и относительной погрешности определения 

давления 
*

max изм cp iр : 

       * * 2 * 2 *

max изм cp max изм cp max изм cp изм 3i i iр K р S р р   , Па 

и    * * *

max изм cp max изм cp max изм cp 100%i i iр р р    
  , 

где  
   

   

* *

max изм cp изм*

max изм cp * *

max изм cp изм 3

i

i

i

р р
K р

S р р

 








. 



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

102 
 

3. Погрешности определения осреднѐнного по периоду времени 
реж  давления *

min изм cp iр  

находятся аналогично погрешностям давления *

max изм cp iр  с учѐтом одинакового количества 

замеренных максимумов и минимумов давления в i-ой точке. 

4. Погрешности определения осреднѐнного по периоду времени 
реж  давления *

изм cp iр . 

4.1. Среднеквадратическая погрешность определения давления *

изм cp iр : 

     * 2 * 2 *

изм cp max изм cp min изм cp 0,5i i iS р S р S р  . 

4.2. Доверительные границы случайной абсолютной погрешности давления 
*

изм cp iр :  

     * * *

изм cp изм cp изм cp i q i iр t р S р  , 

где  *

изм cp q it р  – коэффициент Стьюдента, зависящий от значения доверительной вероятности 

и числа степени свободы, которое определяются как [12]: 

 
     

   

2
2 * 2 *

max изм cp min изм cp *

эф изм cp 4 * 4 *

max изм cp min изм cp 

1
2

i i i

i

i i

S р S р p
f р

S р S р

  
  


 

или, если считать, что    * *

max изм cp min изм cp i iS р S р , то  *

эф изм cp 2i if р р . 

4.3. Предельная неисключѐнная систематическая абсолютная погрешность определения 

давления 
*

изм cp iр  [13]:    * *

изм cp изм2iр р  . 

4.4. Доверительные границы абсолютной и относительной погрешности определения 

давлений 
*

изм cp iр : 

       * * 2 * 2 *

изм cp изм cp изм cp изм cp 3i i i iр K р S р р   , Па  

и    * * *

изм cp изм cp изм cp 100%i i iр р р    
  , 

где  
   

   

* *

изм cp изм cp *

изм cp * *

изм cp изм cp 3

i i

i

i i

р р
K р

S р р

 








 . 

5. Погрешности определения осреднѐнного по периоду времени 
реж  полного абсолют-

ного давления воздуха в i-ой точке замера 
*

абс cp iр . 

5.1. Среднеквадратическая погрешность определения давления 
*

абс cp iр : 

     * 2 * 2 *

абс cp  cp изм cp i Н iS р S р S р  . 

5.2. Доверительные границы случайной абсолютной погрешности давления 
*

абс cp iр : 

     * * *

абс cp абс cp абс cp i q i iр t р S р  , 

где  *

абс cp q it р  – коэффициент Стьюдента, зависящий от значения доверительной вероятности 

и числа степени свободы  *

эф абс cp if р , которое находится как [6]: 

 
   

   
 

2
2 * 2 *

 cp изм cp *

эф абс cp 4 * 4 *

 cp изм cp 

*

эф изм cp 

2

1 1

Н i

i

Н i

i

S р S р
f р

S р S р

l f р

 
  


 

. 
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5.3. Предельная неисключѐнная систематическая абсолютная погрешность определения 

давления *

абс cp iр :  

     * 2 * 2 *

абс cp изм cp i Н iр K р р    , 

где коэффициент K  =1,1 [12] при доверительной вероятности 0,95. 

5.4. Доверительные границы абсолютной и относительной погрешности определения 

давления *

абс cp iр : 

       * * * *

абс cp абс cp абс cp абс cp i i i iр K р р р 
   
  , Па и    * * *

абс cp абс cp абс cp 100%i i iр р р    
  , 

где коэффициент  *

абс cp iK р  зависит от значения доверительной вероятности и отношения 

   * *

абс cp абс cp i iр S р  и определяется в соответствии с таблицей на странице 4 Рекомендаций 

МИ 2083-90 [12]. 

6. Погрешности определения параметра  , оценивающего турбулентные пульсации по-

тока максимальной интенсивности в k-ой точке измерения. 

6.1. Среднеквадратическая погрешность определения параметра  : 

 
   

 

   

 

2
2 * 2 * * * 2 *

max изм cp min изм cp max изм cp min изм cp абс cp 

2 4
* *

абс cp абс cp 

k k k k k

k k

S р S р р р S р
S

р р


 
  . 

6.2. Доверительная граница случайной абсолютной погрешности параметра  :  

     qt S    , 

где  qt   – коэффициент Стьюдента, зависящий от значения доверительной вероятности и 

числа степени свободы  эфf  , которое находится как [12]: 

 

   

 

   

 

   

   

 

2
2

2 * 2 * * * 2 *

max изм cp min изм cp max изм cp min изм cp абс cp 

2 4
* *

абс cp абс cp 

эф 4
4 * 4 * * * 4

max изм cp min изм cp max изм cp min изм cp абс cp

4
*

абс cp 1

k k k k k

k k

k k k k

k k

S р S р р р S р

р р
f

S р S р р р S р

р p



  
 
 
 

 




 

   

*

 

8
* *

абс cp эф абс cp 

2

1

k

k kр f р



 
 

. 

6.3. Предельная неисключѐнная систематическая абсолютная погрешность определения 

параметра  : 

 
   

 

   

 

2
2 * 2 * * * 2 * 2

max изм cp min изм cp max изм cp min изм cp абс cp 

2 4
* *

абс cp абс cp 

k k k k k

k k

р р р р р K
K

р р

  
 

 
  , 

где коэффициент K =1,1 [12] при доверительной вероятности 0,95. 

6.4. Доверительная граница абсолютной и относительной погрешности определения 

параметра  :  

       K           и     100%        , 

где коэффициент  K   зависит от значения доверительной вероятности и отношения 

   S    и определяется в соответствии с таблицей на странице 4 Рекомендаций 

МИ 2083-90 [12]. 
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7. Абсолютные погрешности определения максимального полного давления на входе в 

компрессор на окружности радиуса r  равны соответствующим погрешностям в m-ой точке 

замера: 

   * *

абс max абс ср mS р S р ;    * *

абс max абс ср mр р  ;    * *

абс max абс ср mр р    

и    * *

абс max абс ср mр р   . 

8. Абсолютные погрешности определения минимального полного давления на входе в 

компрессор на окружности радиуса r  равны соответствующим погрешностям в r-ой точке 

замера: 

   * *

абс min абс ср rS р S р ;    * *

абс min абс ср rр р  ;    * *

абс min абс ср rр р    

и    * *

абс min абс ср rр р   . 

9. Погрешности определения среднемассового абсолютного полного давления на входе 

в компрессор 
*

m абс срр . 

9.1. Среднеквадратическая погрешность определения давления 
*

m абс срр : 

   * 2 *

m абс ср абс ср 

1

n

i

i

S р S р n


  . 

9.2. Доверительные границы случайной абсолютной погрешности давления 
*

m абс срр : 

     * * *

m абс ср m абс ср m абс срqр t р S р  , 

где  *

m абс срqt р  – коэффициент Стьюдента, зависящий от значения доверительной вероятно-

сти и числа степени свободы  *

эф m абс срf р , которое находится как [12]: 

 
 

 
 

2

2 *

абс ср 

1*

эф m абс ср 4 *

абс ср 

*
1 эф абс ср 

2

1

n

i

i

n
i

i i

S р

f р
S р

f р





 
 
  







. 

9.3. Предельная неисключѐнная систематическая абсолютная погрешность определения 

давления 
*

m абс срр : 

   * 2 *

m абс ср абс ср 

1

n

i

i

р р n 


  . 

9.4. Доверительные границы абсолютной и относительной погрешности определения 

давления 
*

m абс срр : 

       * * * *

m абс ср m абс ср m абс ср m абс срр K р р р 
   
  , Па  

и    * * *

m абс ср m абс ср m абс ср 100%р р р    
  , 

где коэффициент  *

m абс срK р  зависит от значения доверительной вероятности и отношения 

   * *

m абс ср m абс срр S р  и определяется в соответствии с таблицей на странице 4 Рекомендаций 

МИ 2083-90 [12]. 
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10. Погрешности определения параметра  , оценивающего неравномерность потока 

на входе в компрессор. 

10.1. Среднеквадратическая погрешность определения параметра  : 

 
   

 

   

 

2
2 * 2 * * * 2 *

абс max абс min абс max абс min m абс cp

2 4
* *

m абс cp m абс cp

S р S р р р S р
S

р р


 
   . 

10.2. Доверительные границы случайной абсолютной погрешности параметра  : 

     qt S       , 

где  qt   – коэффициент Стьюдента, зависящий от значения доверительной вероятности и 

числа степени свободы  эфf  , которое находится как [12]: 

 

   

 

   

 

   

   

   

 

2
2

2 * 2 * * * 2 *

абс max абс min абс max абс min m абс cp

2 4
* *

m абс cp m абс cp

эф 4
4 * 4 * * * 4 *

абс max абс min абс max абс min m абс cp

4 8
* * *

m абс cp эф абс cp m абс cp эф m абс 1i

S р S р р р S р

р р
f

S р S р р р S р

р f р р f р



  
 
 
  

 


 
   *

cp

2

1



 
 

. 

10.3. Предельная неисключѐнная систематическая абсолютная погрешность определе-

ния параметра  : 

 
   

 

   

 

2
2 * 2 * * * 2 *

абс max абс min абс max абс min m абс cp

2 4
* *

m абс cp m абс cp

р р р р р

р р

  
 

 
   . 

10.4. Доверительные границы абсолютной и относительной погрешности определения 

параметра  :  

       K               и     100%           , 

где коэффициент  K    зависит от значения доверительной вероятности и отношения 

   S     и определяется в соответствии с таблицей на странице 4 Рекомендаций 

МИ 2083-90 [12]. 

11. Погрешности определения комплексного критерия W , оценивающего неоднород-

ность потока на входе в компрессор ТРДД. 

11.1. Среднеквадратическая погрешность определения критерия W : 

     2 24S W S S    . 

11.2. Доверительные границы случайной абсолютной погрешности критерия W : 

     qW t W S W  , 

где  qt W  – коэффициент Стьюдента, зависящий от значения доверительной вероятности и 

числа степени свободы  эфf W , которое находится как [6]: 

 
   

 
 

 
 

2
2 2

эф 4 4

эф эф

4
2

16

1 1

S S
f W

S S

f f

 

 

 

    



  

. 
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11.3. Предельная неисключѐнная систематическая абсолютная погрешность определе-

ния критерия W : 

     2 24W       . 

11.4. Доверительные границы абсолютной и относительной погрешности определения 

критерия W : 

       W K W W W       и     100%W W W      , 

где коэффициент  K W
 зависит от значения доверительной вероятности и отношения 

   W S W  и определяется в соответствии с таблицей на странице 4 Рекомендаций 

МИ 2083-90 [12]. 

 

4 Апробирование разработанного метода  
 

Целью апробирования разработанного метода, кроме определения погрешностей 

параметров неоднородного потока на входе в компрессор,  являлось выяснение возможности 
и целесообразности их уменьшения за счѐт: 

- увеличения числа измерений атмосферного давления l  и экстремальных значений 

полного давления разрежения iр  за период времени 
реж ;  

- уменьшения неисключѐнной систематической погрешности  *

разрр  замера полного 

давления разрежения со 150 до 50 Па. 

Расчѐтные исследования проводились при приведѐнных частоте вращения каскада низ-

кого давления 
пр НДn =4800 мин

-1
 и расходе воздуха на входе 

в прG =240 кг/с, а также при  

интН  395 мм без отборов воздуха от компрессора и дополнительной мощности от вала дви-

гателя. 

Расчѐт доверительных границ относительной погрешности абсолютного полного 

давления 
*

абс ср iр  и комплексного параметра W  осуществлялся с помощью метода, 

представленного в разделе 3.  

В случае  *

разрр =150 Па было установлено, что величина  *

абс ср iр  уменьшалась с 

1,3 до 0,5% при увеличении числа измерений атмосферного давления l  от 2 до 4, после чего 

с увеличением числа измерений до 180 значение  *

абс ср iр  практически оставалось 

постоянным. При этом доверительная граница относительной погрешности критерия  

W -  W  снижалась с 2,7 до 2,3% при увеличении l  от 2 до 4, а после этого с ростом l  до 

180 тоже практически не изменялась.  

Постоянство значений доверительных границ погрешностей  *

абс ср iр  и  W  при 

4l   объясняется тем, что их величины в этом случае определяются практически только 

систематическими погрешностями  Нр =140 Па и  *

измр =150 Па. 

Таким образом, при проведении испытаний целесообразно на установившемся 

режиме в течение периода времени 
реж  замер атмосферного давления производить не менее 

четырѐх раз. Это позволит снизить относительные погрешности определения давления 
*

абс ср iр  

на 0,8%, а критерия W  – на 0,4%. 
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На установившемся режиме работы двигателя при определении давления *

min изм iр  или 

давления *

max изм iр  осуществляется порядка 900 замеров. В этих условиях для всех параметров 

неравномерного потока отношение систематических неисключѐнных погрешностей к 

соответствующим среднеквадратическим погрешностям S  оказывается больше 8 и 

поэтому, в соответствие с Методическими рекомендациями [12], предельные относительные 

погрешности равны неисключѐнным систематическим погрешностям. Поэтому число 

замеров давлений *

изм iр , определяющее величины случайных погрешностей, не оказывает 

влияния на доверительные границы погрешностей интересующих параметров.  

Уменьшение неисключѐнной систематической погрешности  *

измр  со 150 до 50 Па 

при l =4 приводит к незначительном уменьшению погрешности  *

абс ср iр  с 0,5 до 0,3%, а 

погрешность  W  уменьшается с 2,3 до 1,3%.  

Последнее представляет интерес в случаях исследования влияния отборов воздуха на 

самолѐтные нужды и мощности от ротора двигателя на положение границы устойчивой 

работы компрессора, которые при этом изменяются на небольшие величины порядка 2…3%. 

 

Заключение 

 

В настоящей статье предложен метод определения доверительных границ погрешно-

стей измеряемых параметров неоднородного потока на входе в компрессор авиационного 
газотурбинного двигателя. 

 Этот метод позволяет определять предельные погрешности полного абсолютного дав-

ления в различных точках замера, а также погрешности параметров, характеризующих пуль-

сации и неравномерность потока на входе в компрессор. Отличительной особенностью раз-

работанного метода является возможность учѐта как неисключѐнных систематических, так и 

случайных погрешностей.  

Апробирование предложенного метода позволило установить целесообразное количе-

ство замеров атмосферного давления равное четырѐм в процессе испытания двигателя на од-

ном режиме. 

Кроме этого оказалось, что уменьшение неисключѐнной систематической погрешности 

замера давления разрежения на входе в компрессор со 150 до 50 Па позволяет снизить 

погрешность комплексного критерия W  с 2,3 до 1,3%. Это целесообразно при исследовании 

влияния отборов воздуха и мощности от ротора двигателя на положение границы устойчивой 

работы компрессора. 

Разработанный метод определения доверительных границ погрешностей измеряемых 

параметров позволит осуществлять валидацию математических моделей неоднородного 

потока на входе в компрессор. 

 

Благодарности 

 

Работа выполнена при финансовой поддержке со стороны Минобрнауки России в рам-

ках государственного задания (номер проекта FSSS-2023-0008, «Фундаментальные пробле-

мы динамики и виброакустики в гидравлических и газовых системах машин и энергетиче-

ских установок»). 

 

 

 



Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

108 
 

Список использованных источников 

 
1. Григорьев, В. А. Испытания авиационных двигателей/ В. А. Григорьев, С. П. Кузнецов, 

А. С. Гишваров, А. Н. Белоусов, С. К. Бочкарев, С. А. Ильинский, В. Т. Шепель. – Москва : Машиностроение, 

2009. – 504 с. 

2. ОСТ 1 01021-93. Стенды испытательные авиационных газотурбинных двигателей. Общие требования. 

18 с. Дата введения 01.07.1994. 

3. Ланшин, А. И. Влияние неравномерности полного давления на входе в двигатель на его основные 

параметры при различных законах регулирования / А. И. Ланшин, Е. А. Хорева, Ю. А. Эзрохи. // Вестник 

Московского авиационного института. – 2023. – Т. 30. – №3. – С. 85-91 

4. Шульгин, А. Ф. Оценка влияния входной радиальной неравномерности потока на параметры 

двухконтурных двигателей / А. Ф. Шульгин, Ю. И. Павлов, Е. М. Таран // Авиационная промышленность. – 

2012. – №2. – С. 24–28. 

5. Gill, J. Experimental Investigation of Inlet Distortion on Compressor Stability in a Turbofan Engine / J. Gill et 

al // Journal of Turbomachinery. – 2022. 

6. Анисимов, П. В. Влияние входной неравномерности на устойчивость компрессора ГТД / 

П. В. Анисимов, В. А. Скибин // Известия вузов. Авиационная техника. – 2022. 

7. Клинский, Б. М. Исследование влияния неоднородности потока на входе на основные параметры 

авиационного газотурбинного двигателя в имитируемых высотно-скоростных условиях / Б. М. Клинский // 

Вестник Московского авиационного института. – 2023. – Т. 30, № 1. – С. 117-130. DOI: 10.34759/vst-2023-1-117-

130. 

8. Эзрохи, Ю. А. Оценка влияния неравномерности полного давления входного потока на тягу 

авиационного турбореактивного двигателя / Ю. А. Эзрохи, Е. А. Хорева // Авиационные двигатели и 

энергетические установки: Сб. научныхтрудов / Под ред. А.В. Луковникова. Москва : Изд-во ЦИАМ 

им. П. И. Баранова, 2020. – С. 83–88. 

9.  Popov, G. Estimation of the influence of the inlet nonuniformity on the performance of a fan of a turbofan 

engine / G. M. Popov, O. V. Baturin, Yu. D. Novikova, V. M. Zubanov // ASME 2019 Gas Turbine India Conference, 

GTINDIA 2019. – 2019. – Vol. 1. 

10. BD Sensors Rus. Датчики давления и уровня [сайт]. https://www.bdsensors.ru/products/davlenie/ (дата 

обращения 28.05.2025) 

11. Фѐдоров, Р. М. Характеристики осевых компрессоров [Текст] / Р. М. Фѐдоров. – Воронеж: 

Издательско-полиграфический центр «Научная книга», 2015. – 220 с. 

12.  ГОСТ Р 8.736 – 2011. Измерения прямые многократные. Методы обработки результатов измерений. 

Основные положения. – Москва : Стандартинформ, 2013. – 27 с. 

13.  МИ 2083-90. Измерения косвенные. Определение результатов измерений и оценивание их 

погрешностей. – Москва : Стандартинформ, 1991. – 10 с. 

14. Рабинович, С. Г. Погрешности измерений / С. Г. Рабинович.  – Ленинград : Энергия, 1978. – 262 с. 

15. Тойберт, П. Оценка точности результатов измерений / П. Тойберт ; пер. с нем. В. Н. Храменкова ; под 

ред. Е. И. Сычева. – Москва : Энергоатомиздат, 1988. – 88 с. 

16. Теория, расчѐт и проектирование авиационных двигателей и энергетических установок: Кн. 3. 

Основные проблемы: начальный уровень проектирования, газодинамическая доводка, специальные 

характеристики и конверсия авиационных ГТД / С. К. Бочкарѐв, В. С. Кузьмичѐв [и др.] ; под общ. ред. 

В. В. Кулагина. – Москва : Машиностроение, 2005. – 464 с. 

17. Пестов, Д. В. Метод определения погрешности параметров как инструмент анализа технологий 

испытания компрессоров турбовальных двигателей [Текст] / Д. В. Пестов, Е. Д. Гатауллина, В. Н. Матвеев, 

Ю. Д. Новикова // Вестник УГАТУ. – 2024. – № 1(103), Т. 28, C. 109-119. 

18. Матвеев, В. Н. Анализ экспериментального способа определения параметров потока и их 

погрешностей на входе в компрессор газотурбинного двигателя [Текст] / В. Н. Матвеев, Д. В. Пестов, 

Е. С. Горячкин, И. А. Кудрящов // Вестник УГАТУ. – 2023. – №1(99), Т. 27, С. 69-80. 

  

https://ssau.ru/staff/222983635-popov-grigoriy-mikhaylovich
https://www.bdsensors.ru/products/davlenie/


Динамика и виброакустика, Т.11, №2, 2025 

109 
 

Method for determining the confidence limits of errors  

in measured parameters of an inhomogeneous flow  

at the inlet of an aircraft gas turbine engine compressor 
 
 

V. N. Matveev  Doctor of Science (Engineering), Professor, Professor of the 

Department of Theory of Aircraft Engines named after 

V. P. Lukachev;  

Samara National Research University, Samara, Russian Federation;  

email: matveev.vn@ssau.ru  

 

D. V. Pestov  Assistant Professor of Aircraft Engine Theory named after 

V. P. Lukachev;  

Samara National Research University, Samara, Russian Federation;  

email: pestov.dv@ssau.ru  

 

E. D. Gataullina  Assistant Professor of Aircraft Engine Theory named after 

V. P. Lukachev;  

Samara National Research University, Samara, Russian Federation;  

email: gataullina.ed@ssau.ru  

 

S. A. Melnikov  

 

Assistant Professor of Aircraft Engine Theory named after 

V. P. Lukachev;  

Samara National Research University, Samara, Russian Federation;  

email: melnikov.sa@ssau.ru  

 

To analyze the results of measuring the parameters of the inhomogeneous flow at the compressor inlet, a 

method has been developed for determining the confidence limits of the errors of these parameters. The 

proposed method makes it possible to determine the marginal errors of the total absolute pressure at 

various measuring points, as well as parameters characterizing pulsations and uneven flow at the 

compressor inlet. A distinctive feature of the developed method is the ability to account for both non-

excluded systematic and random errors. Testing the method allowed us to recommend the number of 

atmospheric pressure measurements during the engine test in one mode. It was also possible to establish 

the possibility of reducing the error in determining the complex criterion for evaluating the 

heterogeneity of the flow, while increasing the accuracy class of the full pressure measuring instrument 

at various points in the cross-section at the compressor inlet.  
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