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ЦЕЛИ И ТЕМАТИКИ ЖУРНАЛА 

 

Журнал «Динамика и виброакустика» 
публикует теоретические и прикладные ори-

гинальные научно-исследовательские работы 

в области, обусловленной названием журнала 

а также в областях, смежных с ним. 

Все работы проходят предварительное рецен-

зирование. 

Целью журнала является стимулирование 

дискуссий, формирование научно-

информационной среды и распространение 

идей в области динамики и виброакустики 

различных систем. 

Тематика работ, публикуемых в нашем жур-

нале, посвящена:  

- системам управления: адаптивному 

и оптимальному управлению; автоматизиро-

ванному управлению; энергетическим систе-

мам и управлению ими; гидравлическим сис-

темам управления; интеллектуальному 

управлению; управлению движением;  

- вибрации: вибрации систем с посто-

янными и дискретными параметрами; линей-

ным и нелинейным вибрациям; модальному 

анализу; динамике конструкций; подавлению 

вибрации; пассивным и активным методам 

демпфирования; 

- акустике: акустической эмиссии; 

борьбе с шумом и пульсациями рабочей сре-

ды;  

- пульсациям давления: вопросам 

взаимодействия рабочей среды и твёрдых 

границ; течениям, вызывающих повышенный 

уровень шума и вибрации; течению в каналах 

и трубах; течению в биологических системах; 

струям; мультифазному течению; гидроди-

намике надводных и подводных аппаратов; 

турбулентности и волнам; динамике; 

- динамике машин: поведению систем; 

долговечности; надёжности; процессам про-

ектирования и изготовления; мехатронным 

системам; энергетическим установкам; робо-

тотехническим системам; транспортным 

средствам.  

 

PURPOSES AND SCOPE 

 

The Journal of Dynamics and Vibroacoustics 
publishes peer-reviewed theoretical and applied 

original scholarly articles, Research Papers, 

Technical Briefs, and feature articles in the tra-

ditional areas implied by its name, as well as 

papers in interdisciplinary areas.  

The purpose of our journal is to disseminates 

information in dynamics and vibroacoustics of 

interest to researchers and designers in engineer-

ing, medicine, computer science, chemistry and 

others. The majority of papers present original 

analytical, numerical or experimental results and 

physical interpretation of lasting scientific value. 

Other papers are devoted to the review of recent 

contributions to a topic, or the description of the 

methodology and/or the physical significance of 

an area that has recently matured. 

Area of interests include but is not limited to: 

- control systems: adaptive and optimal 

control; computer control; distributed parameter 

systems and control; energy systems and con-

trol; fluid control systems; intelligent control; 

motion controls;  

- vibration: vibration of continuous and 

lumped parameter systems; linear and non-

linear vibrations; modal analysis; structural dy-

namics; vibration suppression and isolation; 

passive and active damping; 

- acoustics: acoustic emission; noise con-

trol; structural acoustics;  

- pressure pulsation: fluid-structure in-

teraction; flow induced noise and vibration; 

bubbly flows; cavitations; compressible flows; 

duct and pipe flows; flows in biological sys-

tems; fluid-structure interaction; jets; multiphase 

flows; naval hydrodynamics; turbulence and 

wakes; instrumentation and components; 

- dynamics: machinery dynamics; rotor 

dynamics; combined and coupled behavior; du-

rability; reliability; system design and manufac-

turing; optimization; manufacturing technology; 

mechatronics; power systems; production sys-

tems; robotics, transportation systems. 
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ВЛИЯНИЕ ВИБРАЦИЙ НА ХАРАКТЕРИСТИКИ ГИДРОМЕ-

ХАНИЧЕСКИХ РЕГУЛЯТОРОВ

Изложены результаты экспериментального исследования вибро-

устойчивости гидромеханических регуляторов двигателей летатель-

ных аппаратов. Описаны эффекты влияния вибраций в виде возбуж-

дения колебаний параметров регуляторов и изменения режима их

работы. Показано, что влияние вибраций может быть уменьшено

путём демпфирования подвижных механических элементов регуля-

торов. Предложены количественные показатели виброустойчивости

агрегатов.

Ключевые слова: Вибрации; виброустойчивость; гидромеханический

регулятор; механизм влияния вибраций

1 Введение

Одной из актуальных задач обеспечения

общей надёжности двигателей летательных

аппаратов (ЛА) и их систем является задача

обеспечения вибронадёжности. Виброна-

дёжность - это виброустойчивость и вибро-

прочность, при этом под вибропрочностью

понимается способность агрегатов не раз-

рушаться при механических воздействиях, а

под виброустойчивостью – способность вы-

полнять свои функции и сохранять парамет-

ры в пределах установленных норм в усло-

виях вибраций [1].

Воздействие вибраций вызывает упругие

деформации элементов конструкции и появ-

ление инерционных сил переносного движе-

ния, которые действуют на подвижные ме-

ханические элементы в агрегатах и на массу

жидкости в трубопроводах и, как следствие,

происходит изменение величин функцио-

нальных параметров (расходов и давлений

рабочей среды).

Из широкого спектра задач по виброна-

дёжности ниже рассматривается обеспече-

ние виброустойчивости гидромеханических

регуляторов и систем двигателей путём вы-

явления механизмов влияния вибраций, и

целенаправленного изменения величин кон-

структивных параметров регуляторов для

устранения (уменьшения) влияния вибра-

ций. Схема решения задачи обеспечения

вибронадёжности показана на рисунке 1.

Следует заметить, что величины перегру-

зок, действующие на агрегаты двигателей

ЛА, значительны во всех направлениях и

характеризуются широким спектром частот

в каждом из них. В связи с этим выбор оп-

тимальной ориентации регуляторов по от-

ношению к оси двигателя, а также использо-

вание пассивной или активной их виброизо-

ляции, являются не менее сложными зада-

чами, чем изыскание способов уменьшения

влияния вибраций путём изменения конст-

руктивных параметров.

Решение этой задачи в теоретическом

плане требует специального описания дина-

мического взаимодействия подвижных ме-

ханических элементов агрегатов и масс жид-

кости в трубопроводах в относительном и

переносном движении.

Рисунок 1. Задача обеспечения вибронадёжно-

сти агрегатов и систем двигателей ЛА. 1 Причины и

характеристики вибраций агрегатов двигателей ЛА

mailto:goulienko-contrl@ciam.ru
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Вибрации - это колебания механических 

систем, обусловленные деформациями их 

элементов [1]. При эксплуатации ЛА имеют 

место два основных типа колебаний: 

- траекторные колебания ЛА, рассматри-

ваемого как абсолютно жёсткое тело,  

- упругие колебания из-за изменения на-

пряжённо-деформируемого состояния кон-

струкции ЛА, её силовой установки и других 

устройств.  

Деформации конструкции ЛА вызывают-

ся различными видами нагрузок, возникаю-

щими при работе двигателей на установив-

шихся и переходных режимах из-за турбу-

лентных пульсаций давления в газовых и 

жидкостных трактах, неуравновешенности 

роторов, неустойчивости рабочего процесса 

при горении компонентов и др.  

Деформации ЛА сопровождаются коле-

баниями всей конструкции, колебаниями 

двигателей из-за податливости мест их кре-

пления к ЛА и колебаниями отдельных агре-

гатов двигателей.  

В общей механике машин вибрации ме-

ханического происхождения с частотами до 

примерно100 Гц рассматриваются, как пра-

вило, как детерминированные, а вибрации 

средних частот - (100…1200) Гц - как узко-

полосные случайные процессы с определён-

ной средней частотой, на которой амплитуда 

статистически изменяется около некоторого 

среднего уровня. Сравнительно небольшая 

флуктуация амплитуды (около 10 %) позво-

ляет рассматривать вибрации с этими часто-

тами также как детерминированные.  

Детерминированный характер вибраций 

обусловлен свойством механических упру-

гих систем возбуждаться на собственных 

частотах и высокой энергией источников 

вибраций.  

При изменении режимов работы двигате-

лей ЛА спектр дискретных составляющих 

вибраций может существенно перестраива-

ется, а величина амплитуд изменяться. Для 

двигателей характерны следующие частоты 

вибраций [2, 3]: 

 продольные колебания корпуса ЛА 5 

…100 Гц,  

 низкочастотные колебания в системе 

топливопитания   0.1 … 200 Гц, 

 вибрации ротора  200 … 500 Гц, 

 колебания давления жидкости при 

гидроударе  10 … 120 Гц, 

 собственные колебания трубопрово-

дов между опорами    60 …180 Гц. 

Оценки показывают, что наиболее суще-

ственный диапазон частот, в пределах кото-

рого вибрации могут оказывать влияние на 

параметры систем (расходы, давления и 

т.п.), лежит в пределах от нескольких Герц 

до 2…3 кратного значения максимальной 

собственной частоты колебания её элемен-

тов. Для механических конструкций харак-

терно наличие нескольких собственных час-

тот и их возбуждение.  

В гидромеханических системах, как пра-

вило, возбуждение происходит на одной из 

частот, которая и устанавливается во всей 

системе. Максимальное значение частоты 

колебаний для гидравлических систем дви-

гателей ЛА не превышает, как правило, 

500…600 Гц.  

Исходя из проведенного анализа, для изу-

чения влияния вибраций на характеристики 

агрегатов двигателей приняты синусоидаль-

ные возмущения c частотами (2 … 500) Гц и 

величинами перегрузок (1 … 40) g. В таких 

условиях функционируют гидромеханиче-

ские регуляторы двигателей силовых уста-

новок, имеющие упруго или гидравлически 

«подвешенные» механические элементы – 

поршни, золотники и др. 

Вибрации с указанными характеристика-

ми нецелесообразно относить к обычным 

вибрационным нагрузкам. Под последними 

понимаются явления, связанные с колеба-

ниями высоких частот и малых амплитуд 

перемещения, которые влияют, в основном, 

на износ и прочность элементов, и в мень-

шей степени на параметры систем.  

При исследовании виброустойчивости аг-

регатов главный эффект влияния вибраций с 

указанными характеристиками сводится к 

изменению (отклонению) функциональных 

параметров (расхода, давления). 
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2 Механизмы влияния вибраций  

Экспериментальные исследования и экс-

плуатация двигателей, а также расчетные 

оценки показывают, что вибрации влияют 

не только на прочность и герметичность аг-

регатов, но и на их функционирование, вы-

зывая в ряде случаев недопустимые откло-

нения регулируемых параметров. 

Возможны следующие два механизма 

преобразования вибраций корпуса регуля-

тора во внутрирегуляторные возмущения, 

проявляющиеся в виде колебаний или от-

клонений механических подвижных эле-

ментов и контролируемых параметров (рас-

ходов или давлений):  

- расходный (объемный, помповый), 

- инерционный (массовый). 

Расходный механизм обусловлен изме-

нением внутренних объёмов гидравличе-

ских систем вследствие деформации корпу-

сов агрегатов или трубопроводов при виб-

рациях.  

Влияние расходного механизма, приво-

дящего к увеличению сжимаемости систе-

мы «жидкость - упругая конструкция» и, 

как правило, к снижению запасов устойчи-

вости этой системы, довольно подробно из-

ложено в работах по динамике гидроприво-

да [4, 5].  

Кроме того, следует учитывать, что со-

временные гидромеханические агрегаты ра-

ботают при высоких уровнях давления и 

локальной деформаций их конструкции 

можно, как правило, пренебречь. 

Инерционный механизм влияния виб-

раций возникает вследствие неравномерно-

го движения элементов конструкции. При-

этом инерционные силы переносного дви-

жения (виброперегрузки) оказывают дейст-

вие на механические подвижные элементы 

и на массу жидкости в трубопроводах. Это, 

в свою очередь, приводит к изменению от-

носительного движения механических эле-

ментов и, как следствие, к изменению вели-

чины функциональных параметров регуля-

торов.  

Отклонения параметров могут зна-

чительно усиливаться при наличии в систе-

мах регулирования местных контуров об-

ратной связи или наличии осцилляторов с 

малой степенью демпфирования, что может 

привести к недопустимым отклонениям па-

раметров. 

На виброперегрузки наиболее сильно реа-

гируют гидромеханические регуляторы, 

гидромагистрали с малым перепадом давле-

ния, системы регулирования осевых сил 

турбонасосных агрегатов и др. Их реакция 

на вибрации объясняется наличием внутри 

агрегатов существенных жидких и механи-

ческих подвижных масс, а также достаточ-

ной протяженностью трубопроводов.  

В отличие от релейных систем управле-

ния, где действие вибраций проявляется 

кратковременно во время перемещения от 

упора до упора механических элементов, 

упруго «подвешенные» элементы всё время 

реагируют на виброперегрузки. 

На рисунке 2 показаны принципиальные 

схемы регуляторов расхода и давления дви-

гателей, а также автомата разгрузки осевых 

сил турбонасосного агрегата. Их подвижные 

механические исполнительные элементы 

выделены красным цветом, а стрелками по-

казано направление течения рабочей среды.  

 
 Рисунок 2. Принципиальные схемы гидромеханиче-

ских агрегатов 

 

3 Показатели виброустойчивости 

 В литературе и специальных требова-

ниях к агрегатам автоматики двигателей ЛА 

изложены лишь общие соображения по их 

виброустойчивости, суть которых заключа-

ется в том, что агрегаты должны быть ус-

тойчивыми к воздействию вибраций. Коли-

чественных же характеристик и показателей, 

позволяющих сравнивать и регламен-

тировать виброустойчивость различных аг-

регатов, нет. 

Характеристики виброустойчивости мо-

гут быть получены путем проведения функ-

циональных виброиспытаний агрегатов. Это 



Динамика и виброакустика, 4 (1) 

 

9 
 

проливочные гидравлические испытания аг-

регатов с одновременным заданием колеба-

ний (вибраций) их корпусов в заданном 

диапазоне частот.  

В отличие от вибропрочностных испы-

таний агрегатов автоматики, функциональ-

ные виброиспытания позволяют контроли-

ровать и подтверждать работоспособность 

агрегатов при непосредственном воздейст-

вии вибраций в условиях, максимально при-

ближенных к работе на двигателе. 

Следует отметить, что при испытаниях 

регуляторов, они, как правило, устанавли-

ваются на платформе вибростола  в такое 

положение, чтобы направление действия 

виброперегрузки совпадало с осью движе-

ния механического подвижного элемента. В 

этом случае обеспечивается максимальное 

влияние вибраций.  

При работе агрегатов в составе двигателя 

вибрации возбуждаются во всех направле-

ниях, причем спектр частот может сущест-

венно отличаться. В связи с этим испытания 

на одномерных вибростендах необходимо 

проводить в трёх положениях агрегата на 

вибростоле.  

При монтаже агрегатов целесообразно 

применять двигательные трубопроводы, 

подсоединённые к насосу подачи рабочей 

среды в агрегат, с выхода которого она по-

ступает в бак. Допускается использование 

иных трубопроводов, длина и диаметр кото-

рых воспроизводит частоты колебаний ра-

бочей среды в гидравлическом тракте дви-

гателя с агрегатом. 

Частотная характеристика функциони-

рующего агрегата, определяемая как реакция 

регулируемого параметра Хрег на возмуще-

ние в виде моногармонической вибропе-

регрузки nx с разной частотой, - это характе-

ристика виброустойчивости агрегата. Она 

позволяет количественно оценивать вибро-

устойчивость агрегатов и систем двигателя.  

В качестве основных показателей харак-

теристики виброустойчивости обычно ис-

пользуют коэффициенты виброчувствитель-

ности и виброактивности.  

Коэффициент виброчувствительности 

(Kвбч) определяется (рассчитывается) как 

процент отклонения величины i-го парамет-

ра Хi регулятора (системы) при действии 

линейного ускорения величиной в одну еди-

ницу – 1 g.  

Квбч = [% отклонения Хi] / [1g] 

Величина Kвбч может быть определена 

при испытаниях на центрифуге с линейным 

ускорением в одну единицу. Однако на цен-

трифугах, как правило, затруднительно про-

водить испытания функционирующих гид-

равлических регуляторов и обычно коэффи-

циент виброчувствительности определяется 

на вибростендах по амплитуде колебаний 

регулируемых параметров на минимально 

возможной частоте вибраций или же рас-

четным путем. Величина отклонения Хi де-

лится на величину перегрузки, т.е. приво-

дится к единичной перегрузке. При величи-

не Квбч необходимо указывать частоту (ы) 

вибраций, на которых происходит его опре-

деление, а испытание с линейным ускорени-

ем отражается частотой f = 0.  

Коэффициент виброактивности (Kвба) оп-

ределяется как отношение амплитуды коле-

баний i-го параметра (АХi) на j-той частоте 

вибраций при действии виброперегрузки в 

одну единицу к амплитуде на нулевой час-

тоте, т.е. к коэффициенту виброчувстви-

тельности Kвбч. Он показывает усиление / 

ослабление влияния вибраций на параметры 

системы на j-ой частоте по сравнению со 

значением на нулевой частоте.  

     Квба.j = [АХi на j-той частоте] / Kвбч 

При построении частотной характеристи-

ки виброустойчивости агрегата  в относи-

тельном виде, когда значение амплитуды 

колебаний на каждой частоте приводится к 

перегрузке в одну единицу и относится к 

амплитуде колебаний на нулевой частоте, 

получается характеристика виброактивно-

сти. Она показывает величину коэффициен-

та виброактивности агрегата на каждой час-

тоте.  

В качестве примера на рисунке 3 приве-

дена характеристика виброактивности регу-

лятора расхода прямого действия при раз-

ных диаметрах демпфирующего жиклёра 
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подвижного элемента (на рисунке экспери-

ментальные значения обозначены индекса-

ми, а расчетные - сплошные линии). Схема 

этого регулятора приведена на рисунке 2 

слева, положительное направление пере-

грузки вдоль оси подвижного элемента.  

 

 
Рисунок 3. Характеристика виброактивности   регу-

лятора расхода 

1 - диаметр жиклера 1,8мм, 2 – 0,5 мм 

 

Данный регулятор имеет повышенное 

значение коэффициента виброактивности 

величиной 2,4 на частоте 49 Гц при диамет-

ре демпфирующего жиклёра 1,8 мм. 

Уменьшение диаметра жиклёра до 0,5 мм 

привело к снижению виброактивности до 

уровня 0,7. 

Коэффициент виброчувствительности 

этого регулятора равен (0,3…0,4) % расхода 

рабочей среды на ед. перегрузки. 

Показатели виброчувствительности агре-

гатов целесообразно вносить в паспорта аг-

регатов для всех характерных режимов ра-

боты двигателей и частот вибраций, прису-

щих данной системе.  

Величина ограничения предельных зна-

чений коэффициентов виброчувствительно-

сти агрегата вытекает из требований обеспе-

чения заданной точности регулирования па-

раметров.  

Исходя из анализа взаимодействия замк-

нутой динамической системы «регулятор – 

двигатель - упругая конструкция ЛА» воз-

можны ограничения на величину коэффици-

ента виброактивности в диапазоне частот до 

100 Гц.   

Как показали результаты эксперимен-

тальных исследований виброустойчивости  

некоторых регуляторов расхода топлива, 

изменение (отклонение) режима их работы 

возможно не только действием линейной 

перегрузки, но и из-за действия вибраций с 

определенными частотами.  

В этом случае также целесообразно ис-

пользовать понятие коэффициент вибро-

чувствительности, но с указанием частот 

вибраций (диапазона частот), на которых 

происходит изменение режима.   

На рисунке 4 показан характер изменения 

расхода рабочей среды через регулятор 

(Qрег), давления за (Ррег) и перед  ним (Рвх) 

при увеличении частоты вибраций до 90 Гц 

при амплитуде виброперемещений (хк) сто-

ла 0,35 мм.  

Видно, что начиная с частоты вибраций 

примерно 70 Гц происходит снижение ре-

жима на 10 % и более. Факт снижения рас-

хода подтверждают другие параметры гид-

равлической системы – уменьшается давле-

ние за регулятором и увеличивается на его 

входе. 

 

 
Рисунок 4. Изменение режима работы регулятора рас-

хода на частотах  вибраций 0…90 Гц 

 

4 Эффекты влияния вибраций 

В результате экспериментальных иссле-

дований виброустойчивости гидромехани-

ческих регуляторов расхода различных дви-

гателей были выявлены следующие эффек-

ты: 

1. Вынужденные колебания гидравли-

ческих параметров с частотой, равной час-

тоте задаваемых вибраций. 

2. Возбуждение колебаний с частотой, 

кратной задаваемой частоте вибраций.  

3. Изменение режима работы регулятора 

в определенном диапазоне частот. 

4. Возбуждение низкочастотных колеба-

ний параметров при совместном действии 

высокочастотных вибраций и пульсаций, 

приводящих к появлению колебаний типа 

«биение».  

Последний эффект связан с детектирую-

щими свойствами гидравлических сопро-
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тивлений в трубопроводах, имеющих квад-

ратичную зависимость перепада давлений от 

расхода. Выделяемая таким детектором низ-

кочастотная составляющая, равная разности 

частот вибраций и пульсаций, может значи-

тельно усиливаться самим регулятором на 

его резонансных частотах. 

На рисунке 5 приведены фрагменты ос-

циллограмм, качественно иллюстрирующие 

эффекты влияния вибраций. 

 

 
Рисунок 5. Эффекты влияния вибраций 

1 – вынужденные колебания, 2 - колебания с кратной 

частотой, 3 – изменение режима, 4 – колебания типа 

«биение» 

 

При задании колебаний корпуса регуля-

тора (перемещение хк) на его входе Рвх и 

выходе Ррег всегда возникали вынужденные 

колебания с той же частотой (рисунок 5а). 

При этом режим работы по расходу, как 

правило, не изменялся. Характер изменения 

расхода при вибрациях корпуса некоторых 

регуляторов показан на рисунке 5в. 

В некоторых случаях частота вынужден-

ных колебаний параметров не была равна 

частоте вибраций и, в частности, равнялась 

удвоенному значению задаваемой частоты 

вибрации (рисунок 5б). Этот эффект, по-

видимому, обусловлен местной кавитацией 

в регуляторе, т.к. частота 50 Гц не просле-

живается в записях давления Рвх. 

С повышением частоты вибраций из-за 

роста виброускорений амплитуда колебаний 

параметров возрастает. Приведение ампли-

туд колебаний к перегрузке в 1 g показывает 

резонансное усиление на собственных час-

тотах механических элементов. 

Математическое моделирование работы 

регуляторов в условиях вибраций показало, 

что колебания параметров возникают из-за 

реагирования на виброускорения массы 

подвижных механических элементов и мас-

сы жидкости в трубопроводах. Расчетные 

исследования проведены по уравнениям, 

учитывающим относительное и переносное 

движение механических элементов и жид-

кости.  

Анализ результатов испытаний показал, 

что в системе «регулятор - трубопроводы» 

повышенные амплитуды колебаний пара-

метров могут возникать из-за возможности 

реализации резонанса двух типов [6].  

Первый тип резонанса (рисунок 6) обу-

словлен недостаточным демпфированием 

системы «регулятор - трубопроводы». Он 

может проявляться при малых длинах тру-

бопроводов (расположенных в плоскости 

действия виброперегрузок), когда вибрации 

не оказывают непосредственного влияния на 

массу жидкости в трубопроводах и на тече-

ние жидкости.  

 

 
Рисунок 6. Характеристика виброустойчивости ре-

гулятора при резонансе 1-го типа  

 

Возникновение колебаний регулируемого 

параметра регулятора в этом случае (расхо-

да топлива AGрег на рисунке 6) обусловлено 

реагированием на виброперегрузки массы 

подвижных механических элементов регу-

лятора (параметр Аhрег на рисунке 6) и тем, 

что при определенных сочетаниях парамет-

ров регулятора и трубопроводов эта система 

превращается в осциллятор с малой степе-

нью демпфирования. 

При этом механизме влияния вибраций 

значительное усиление колебаний регули-

руемых параметров наблюдается на собст-

венных частотах системы «регулятор — 

трубопроводы» и для снижения величин ко-

эффициента виброактивности необходимо 

демпфировать движение подвижных испол-

нительных элементов регулятора и умень-

шать их массу.  

Второй тип резонанса (псевдорезонанс) 

характерен для трубопроводов большой 
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длины при недостаточном быстродействии 

регулятора (рисунок 7).  

 

 
Рисунок 7. Характеристика виброустойчивости при 

резонансе 2-го типа. 

 

Увеличение амплитуды колебаний пара-

метров в этом случае обусловлено тем, что 

регулятор с ростом частоты возмущений 

прекращает оказывать стабилизирующее 

влияние на расход и амплитуда перемеще-

ний подвижного элемента уменьшается 

(Ahрег стремится к 0), а гидромагистраль 

при неподвижном регулирующем органе на 

относительно низких частотах сама по себе 

сильно реагирует на виброперегрузки.  

Падение амплитуды колебаний расхода 

AGрег на частотах больше 25 Гц (рисунок 7) 

обусловлено собственной инерционностью 

жидкости в трубопроводе.  

 

На частотах более 100 Гц возможно зна-

чительное увеличение колебаний, связанных 

с резонансами на собственных частотах ко-

лебаний жидкости в трубопроводах.  

В случае псевдорезонанса необходимо 

повышать до оптимального значения быст-

родействие регулятора.  

Более сложным является вопрос о причи-

нах изменения режима работы регуляторов 

при действии вибраций. Это влияние прояв-

ляется в виде перенастройки системы регу-

лирования на новый режим работы, не соот-

ветствующий заданному режиму.  

Перенастройку режима при вибрациях 

можно рассматривать как частичное изме-

нение значения сигнала управления (устав-

ки) из-за влияния вибраций на процессы 

преобразования электрического сигнала 

управления в гидравлический параметр. 

Как указывалось выше, реакция под-

вижных элементов регуляторов на вибропе-

регрузки вызывает появление вынужденных 

колебаний параметров. Эти колебания не-

значительны по величине при реальных ве-

личинах виброперегрузок и кажется, что 

систему можно считать линейной. 

Однако в линейной системе принципи-

ально невозможно изменение режима рабо-

ты, так как влияние вибраций будет про-

являться только в виде возбуждения коле-

баний параметров на заданном режиме.  

Изменение режима работы регулятора 

может происходить из-за наличия нелиней-

ностей, приводящих к ограничению значе-

ний параметров. Характерным примером 

такой нелинейности является нелинейность 

типа «насыщение» при работе подвижных 

механических элементов вблизи упоров. 

Однако анализ характера записей пара-

метров регуляторов показывает, что колеба-

ния носят почти гармонический характер. 

Это свидетельствует о малой вероятности 

ограничения перемещений подвижных эле-

ментов в области рабочих режимов. 

Влияние нелинейностей регулятора рас-

хода топлива на изменение режима его ра-

боты при пульсациях давления за шестерён-

ным насосом теоретически и эксперимен-

тально показано в работе [7]. 

Анализ характеристик узлов регулято-

ров показывает, что причиной изменения 

режима их работы могут быть нелинейные 

зависимости, приводящих к изменению 

среднего уровня колебаний параметров. Это 

изменение площади проходного сечения 

дросселирующего органа от перемещения 

механического элемента, нелинейная зави-

симость изменения давления в управляю-

щей полости регуляторов от положения  

управляющего элемента и др.  

В регуляторах расхода газотурбинных 

двигателей изменение величины расхода 

производится, как правило, путём измене-

ния давления в полости дозирующей иглы. 

Для этого имеется механический элемент в 

виде маятника, рычага и др., формирующий 

величину командного давления Рком путём 

изменения прокачки через полость [7].  

Характеристика, отражающая зависи-

мость величины командного давления Рком 

от положения механического элемента хм.э, 
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имеет нелинейный вид с незначительным 

наклоном в её начале и в конце (рисунок 8). 

Она напоминает характеристику «насыще-

ние», но с гидравлическими упорами.  

 

 
Рисунок 8. Изменение среднего уровня давления 

при вибрациях 

 

Используемые для формирования Рком 

подвижные механические элементы, как 

правило, не имеют специальных средств 

демпфирования и при действии вибраций 

могут колебаться, например около положе-

ния хм.э = 1 на рисунке 8.  

После прохождения колебания механиче-

ского элемента через характеристику Рком = f 

(хм.э) происходит изменение среднего уров-

ня колебаний давления на величину АРком, 

что будет восприниматься регулятором как 

сигнал на дополнительную перенастройку 

режима. Значение командного давления 

может увеличиваться или уменьшаться на 
величину АРком в зависимости от положения 

хм.э на характеристике Рком = f (хм.э).  
Рассмотренный механизм влияния виб-

раций на режим работы регуляторов прояв-

ляется на собственных частотах колебаний 

механических элементов и подтверждён ре-

зультатами экспериментов. Осциллограммы 

изменения расхода топлива через регулятор 

при задании вибраций приведены на рисун-

ках 9 и 10. Переходные процессы на рисунке 

9 без вибраций корпуса регулятора (чёрные 

линии) и с вибрациями с частотами 83, 94 и 

120 Гц с виброперегрузками 3…5 единиц 

(красные линии)  показывают, что при виб-

рациях корпуса с частотой 94 Гц наблюдает-

ся кратковременное снижение величины 

расхода топлива в течение примерно двух 

секунд.  

 

 

Рисунок 9. Изменение расхода через регулятор без 

вибраций и с вибрациями разной частоты 
 

Испытания другого регулятора расхода 

показали увеличение расхода топлива при 

частотах вибраций 85…90 Гц (рисунок 10). 

Оба регулятора имеют полости формирова-

ния командного давления с характеристи-

кой, приведенной на рисунке 8. 

 

 
Рисунок 10. Увеличение режима работы при вибрациях 

 

Результаты полунатурного моделирова-

ния двигателя с натурным регулятором рас-

хода показали, что изменение режима рабо-

ты при вибрациях на характерных частотах 

происходит в соответствии с дроссельной 

характеристикой двигателя, что подтвер-

ждает эффект преобразования вибраций в 

сигнал на дополнительную перенастройку 

режима.  

На рисунке 11 приведена дроссельная 

характеристика двигателя в виде зависимо-

сти отношения давлений компрессора от 

частоты его вращения nк без и с вибрациями 

на частоте 120 Гц при разном положении 

РУД. Видно, что с вибрацией все точки 

дроссельной характеристики располагаются 

ниже соответствующих точек без вибраций.  
 

 

Рисунок 11. Дроссельная характеристика двигателя 
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без вибраций и с колебаниями 120 Гц. 

 

Устранение эффекта влияния вибраций 

на режим работы регуляторов возможно пу-

тём демпфирования их подвижных механи-

ческих элементов. Однако при этом может 

быть ухудшение показателей быстродейст-

вия и требуется компромиссное решение. 

Влияние вибраций на работу регулято-

ров может происходить в узком диапазоне 

частот (на собственных частотах механиче-

ских элементов или системы) и проведение 

функциональных виброиспытаний агрегатов 

нужно проводить как с плавным изменением 

частоты вибраций в заданном диапазоне, так 

и с дискретным заданием частот для выяв-

ления возможного эффекта изменения ре-

жима работы. 

Результаты данной работы могут быть 

полезными при анализе результатов вибра-

ционных испытаний гидромеханических аг-

регатов автоматики на соответствие квали-

фикационным требованиям КТ-160G и при 

других исследованиях виброустойчивости 

агрегатов двигателей ЛА. 

 

5 Заключение 

 

1. Виброустойчивость гидромеханиче-

ских агрегатов может оцениваться по час-

тотной характеристике в виде зависимости 

амплитуды колебаний регулируемого пара-

метра от частоты вибраций корпуса агрегата 

в диапазоне частот 0…500 Гц. 

2. Показателями характеристики вибро-

устойчивости является коэффициент вибро-

чувствительности, определяемый как откло-

нение величины регулируемого параметра 

при действии линейного ускорения величи-

ной в одну единицу, и коэффициент вибро-

активности, показывающий во сколько раз 

усиливается / ослабляется влияние вибраций 

на j-ой частоте по сравнению со значением 

на нулевой частоте. 

3. Проведенные исследования показали, 

что в системах с гидромеханическими регу-

ляторами при вибрациях их корпусов из-за 

реакции массы подвижных механических 

элементов на виброускорения возникают 

вынужденные колебания параметров, кото-

рые могут значительно усиливаться на  соб-

ственных частотах колебаний элементов. 

4. На отдельных частотах вибраций 

возможно изменение режима работы гидро-

механического регулятора из-за влияния не-

линейных характеристик его узлов.  
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INFLUENCE OF VIBRATIONS ON CHARACTERISTICS OF 

HYDROMECHANICAL REGULATORS 

 

The main noise source in gas distribution systems is the gas pressure reduc-

tion in regulators. Nowadays the special mufflers, representing a set of ori-

fices, are widely used for pressure regulator noise reduction. However, the 

installation of such devices may cause malfunction of the unit. That is why 

there is a need to study the characteristics of regulator with the muffler in 

order to select the parameters at which the desired pressure reduction is re-

tained and the noise is reduced. 

This paper studies the regulator which represents an equivalent of reduction 

valve of a similar scheme with the muffler installed in the outlet line. The 

output impedance increase may lead to loss of stability and control accuracy. 

The mathematical model of this system was implemented in the Simulink 

software in order to analyze the muffler impact on pressure relief valve static 

and dynamic characteristics. The program in Matlab software was also de-

veloped for determination of the noise generated by the system. The experi-

mental research using the pneumatic bench was carried out for mathematical 

model verification. 

The dependences between the main system operating parameters and the 

muffler  
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МЕРОПРИЯТИЯ ПО СНИЖЕНИЮ АКУСТИЧЕСКОГО 

НАГРУЖЕНИЯ ВНУТРИ СБОРОЧНО-ЗАЩИТНОГО  

БЛОКА  
 

На основе экспериментальных работ, проведенных в лабораториях ЦА-

ГИ, получены необходимые параметры коэффициентов механических 

потерь, коэффициентов поглощения, коэффициентов распространения 

и звукоизоляции для углестеклоалюмопластовых образцов с нанесением 

на их поверхности различных звукопоглощающих материалов, которые 

в дальнейшем позволили снизить нагружение на адаптируемые косми-

ческие аппараты до суммарного среднеквадратического уровня акусти-

ческого давления не превышающего 140,6 дБ. В работе даётся расчёт-

ная схема исследования снижения акустических нагрузок. Результаты 

расчётно-экспериментальных исследований были подтверждены лёт-

но-конструкторскими испытаниями ракеты-носителя «Союз-2».  

 

Ключевые слова: Сборочно-защитный блок; космический аппарат; ко-

эффициент механических потерь; коэффициент поглощения; коэффи-

циент распространения;  звукоизоляция 

1 Введение 

 

При проектировании сборочно-защитного 

блока (СЗБ) в силу того факта, что многие 

современные космические аппараты (КА) 

разрабатываются на акустические нагрузки 

по суммарному среднеквадратическому 

уровню акустического давления не превы-

шающему 140 дБ, возникла необходимость 

решения задачи снижения акустического 

шума до данного значения. Анализ  откры-

тых источников показывает, что экспери-

ментальные исследования средств снижения 

шума проводятся как на опытных панелях в 

акустических камерах [1,2], так и при натур-

ных испытаниях [3,4]. В частности в иссле-

дованиях рассматривались вопросы сниже-

ния шума в летательных аппаратах, у кото-

рых поперечное сечение фюзеляжа близко к 

прямоугольному [5,6]. Наличие плоских стен 

бортовой конструкции позволяло исследова-

телям проводить экспериментальную оценку 

и отработку различных звукоизолирующих 

конструкций на плоских натурных панелях в 

акустических камерах. Отсутствие кривизны 

поверхности позволило также без серьезных 

технологических проработок осуществить 

оценку эффективности плоских звукопогло-

щающих материалов (ЗПМ) на обшивке фю-

зеляжа [3,7]. При экспериментальных иссле-

дованиях на цилиндрических конструкциях 

следует учитывать кривизну отсека, возни-

кает проблема изоляции сегментов, отстоя-

щих от экспериментального проёма акусти-

ческой камеры. В представленной работе 

данная проблема находит своё решение с 

помощью применения стеклотекстолитовых 

вкладышей и металлических накладок с 

применением матов АТМ-1 с трёхкратным 

поджатием, которые позволили достаточно 

эффективно изолировать вышеназванные 

сегменты цилиндрической панели СЗБ, при 

этом неопределенность измерений в резуль-

татах экспериментов, вызванная данным 

фактором, не превысила 1 дБ [8].  

 

2 Экспериментальные исследования 

 

Использование лабораторных испытаний 

для проверки обечайки летательного аппара-

та вместе с ЗПМ при накоплении статистики 

измерений имеет ряд преимуществ по срав-

нению с натурными испытаниями. Во-

первых, конструкция по всей поверхности 
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реального объекта не всегда однородна по 

составу, во-вторых, не всегда возможно 

осуществить равномерное и однородное по 

пространству нагружение, в-третьих, очень 

трудно осуществить повторяемость условий 

измерений в лётных испытаниях.  

Для проведения анализа увеличения зву-

коизоляции цилиндрической оболочки  сбо-

рочно-защитного блока были проведены 

экспериментальные исследования в лабора-

торных условиях, в рамках которых были 

определены спектры перепада акустического 

давления (звукоизоляции) для панелей обо-

лочки СЗБ с нанесением слоёв ППУ-35 тол-

щиной 20 мм, АТМ-1 толщиной 70 мм и без 

дополнительных материалов. Необлицован-

ная звукоизоляционным материалом экспе-

риментальная панель была выполнена из 

трёхслойного композиционного материала  

толщиной 25 мм.  

Габаритные размеры экспериментальных 

образцов были равны 1,92 м в горизонталь-

ном направлении и 1,26 м в поперечном на-

правлении, а с учётом размеров стеклотек-

столитовых вкладышей и металлических на-

кладок по верхней и нижней образующей и 

боковых заглушек сегментов  они увеличи-

ваются соответственно до 2,19 м и 1,5 м. Для 

установки панелей на проёме использова-

лась специально сконструированная рама 

(платформа), которая сама закреплялась на 

проёме. Поскольку в горизонтальном на-

правлении размер панели был больше, чем 

габаритный размер испытательного проёма 

(1,5 м), то в зоне поверхности панели, вы-

ступающей за проём, боковые поверхности, 

образующие сегментные бока цилиндриче-

ской панели, закрылись дополнительными 

звукоизолирующими средствами в виде ма-

тов АТМ-1 с трёхкратным поджатием. Соб-

ственная звукоизоляция сегментных заглу-

шек была как минимум на 10 дБ больше по 

сравнению со звукоизоляцией испытатель-

ных образцов. Как показали эксперимен-

тальные исследования на композитных трёх-

слойных панелях с нанесением на их по-

верхности матов типа ППУ-35 и АТМ-1, при 

меньшей массовой отдаче материал ППУ-35 

является более эффективным с точки зрения 

вибродемпфирования и снижения структур-

ного шума, нежели материал АТМ-1. На ри-

сунке 1 представлены величины коэффици-

ентов механических потерь (КМП) η для 

трёхслойных панелей без дополнительных 

материалов, а также с материалами ППУ-35 

толщиной 20 мм и АТМ-1 толщиной 70 мм 

[8]. 

 

 
 

Рисунок 1. Величины КМП для трёхслойных  

панелей СЗБ без дополнительных материалов, а так-

же с материалами ППУ-35 толщиной 20 мм и АТМ-1 

толщиной 70 мм 

 

    Было принято решение об использовании 

именно материала ППУ-35. Для проведения 

анализа увеличения звукоизоляции цилинд-

рической оболочки  СЗБ  ППУ-35 были про-

ведены экспериментальные исследования в 

лабораторных условиях, в рамках которых 

были определены спектры перепада акусти-

ческого давления (звукоизоляции) для пане-

лей оболочки СЗБ с нанесением слоёв ППУ-

35 толщиной 20 мм и без ППУ-35 [8]. В ре-

зультате эксперимента выяснилось, что при 

нанесении материала ППУ-35 толщиной 20 

мм собственная звукоизоляция улучшается 

лишь на частотах выше 2000 Гц (до 4 дБ), 

при этом дальнейшее утолщение материала 

привело бы к недопустимому утяжелению 

изделия (более чем на 100 кг). Однако, как 

показали дальнейшие исследования, связан-

ные с получением коэффициента поглоще-

ния материала ППУ-35 (рисунок 2), данный 

коэффициент для конструкции СЗБ может 

значительно возрастать при использовании 

материала ППУ-35 толщиной 20 мм [8]. 
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Рисунок 2. Коэффициент поглощения панели СЗБ с 

ППУ-35 и без ППУ-35  

 

 Из этого следует, что основное снижение 

акустического шума возможно не при про-

хождении волн через ППУ-35, а при распро-

странении  акустических волн внутри СЗБ 

 
3 Теоретические исследования 

 

Для оценки снижения акустического  шу-

ма  была использована математическая мо-

дель, основанная на энергетическом сумми-

ровании интенсивностей звука переотра-

жённого внутри СЗБ для случая 50% запол-

нения цилиндрического КА, с коэффициен-

том поглощения 0,1 во всём эксплуатацион-

ном диапазоне частот и при нанесении 20 мм 

ППУ-35 на конструкцию СЗБ и без него. 

Вычисление отношения интенсивностей 

звука для СЗБ с ППУ-35 ( 

2I ) и без ППУ -35 

( 

1I ) проводилось по формулам [9]:  
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где 222 )cos(2),( zRrrRzФ    - функ-

ция  формы (для цилиндрического КА), R – 

радиус оболочки СЗБ, r, H– радиус и высота 

цилиндрического объекта, z, φ – продольная 

координата и полярный угол, по которым 

производится интегрирование, N – акустиче-

ская мощность, излучаемая оболочкой СЗБ, 

α1, α12, α22 – коэффициенты поглощения объ-

екта, оболочки СЗБ без ППУ-35 и оболочки 

СЗБ с ППУ-35 соответственно, φ1=-

arccos(r/R)..+ arccos(r/R) – предельный угол 

интегрирования, R2-R1 – разность между ло-

кальными звукоизоляциями с ППУ-35 и без 

ППУ-35, полученная в рамках эксперимен-

тов (п.2). Результаты расчёта отношения ин-

тенсивности звука для СЗБ с ППУ-35 и без 

ППУ-35 представлены на рисунке 3.  

 

 
 

Рисунок 3. Результат расчёта отношения интенсивно-

стей звука для СЗБ с ППУ-35 и без ППУ-35  

 
4 Мероприятия по снижения нагруженно-

сти адаптируемых КА  

 

Основываясь на экспериментальных и 

теоретических исследованиях, для снижения 

акустической нагруженности космических 

аппаратов под СЗБ необходимо: 

Произвести монтаж матов 

звукоизоляционного материала ППУ-35 

толщиной 20 мм в цилиндрической части 

СЗБ. 

Для дополнительного дифракционного 

рассеивания произвести разнотолщинную 

установку ППУ-35 (20 мм и 50 мм) с 

линейными размерами получившихся ячей 

равными длине полуволны с частотой 330 

Гц. 

Огибающие уровни акустического 

нагружения различных КА  по данным 

натурных испытаний СЗБ при стартовой и 

полётной эксплуатации показали 

выполнение нормативных уровней, 

представленных  на рисунке 4. 
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Рисунок 4. Огибающие уровни акустического  

нагружения различных КА  под СЗБ при стартовой и 

полётной эксплуатации в сравнении с нормативными 

уровнями  

 

5 Заключение 

 

Проведенные исследования при лётно-

конструкторских испытаниях РН «Союз-2» с 

исследуемым СЗБ подтвердили, что предло-

женные мероприятия по снижению акусти-

ческой нагруженности космических аппара-

тов были выполнены, режимы не превзошли 

суммарного среднеквадратического уровня 

акустического давления, составляющего 

140,6 дБ.  
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CONSTRUCTIVE ACTIONS FOR DECREASE IN  ACOUSTIC

LOADING IN THE ASSEMBLY AND PROTECTIVE BLOCK 81KS

On the basis of the experimental works which are carried out in TsAGI la-

boratories necessary parameters of coefficients of mechanical losses, ab-

sorption coefficients, coefficients of distribution and sound insulation for

composite samples with drawing on their surfaces of different sound-

absorbing materials which have allowed to reduce loading on adaptable

spacecraft to the total mean square level of the acoustic pressure which is

not exceeding 140,6 dB are received. In work the rated scheme of research of

decrease in acoustic loadings is given and comparison of theoretical and

experimental data is given. Results of rated pilot studies have been confirmed

with design tests of launch vehicle "Soyuz-2".

Key words: Assembly and protective block; spacecraft; coefficient of mechan-

ical losses; absorption coefficient; distribution coefficient; sound insulation
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МОДЕЛЬНЫЙ И КОНЕЧНО-ЭЛЕМЕНТНЫЙ ПОДХОДЫ В ИС-

СЛЕДОВАНИИ ЗВУКОИЗОЛЯЦИИ ОТСЕКОВ КОСМИЧЕСКО-

ГО МОДУЛЯ  

 

При проектировании ракетно-космической техники решается пробле-

ма прогнозирования акустического воздействия на элементы конст-

рукции ракеты-носителя (РН) и полезной нагрузки. Источниками та-

кого воздействия являются, работающие на старте двигатели и набе-

гающий поток воздуха, воздействующий на РН при старте и на ак-

тивном участке полёта в земной атмосфере. Однако, решение указан-

ной проблемы, осложняется невозможностью проведения испытаний в 

стендовых условиях. Проверка адекватности выбора метода проекти-

рования проводится лишь при запуске РН. Поэтому важной задачей 

является разработка методики расчёта минимальной звукоизоляции на 

основе физических параметров материала и геометрических парамет-

ров конструкции. Расчёт указанных параметров проводился по моде-

лям конструкций, в связи с чем предлагаемый подход был назван мо-

дельным. Проведено моделирование методом конечных элементов при 

упрощении исходной конструкции до аналогичной по жёсткости. Было 

выполнено сравнение полученных результатов с экспериментальными 

данными.  

 

Ключевые слова: ракета-носитель; акустическое воздействие; звуко-

изоляция, метод конечных элементов. 

 

1 Введение 

Важной задачей при проектировании ра-

кетно-космической техники является задача 

прогнозирования акустического воздействия 

на элементы конструкции ракеты-носителя и 

полезной нагрузки. В работе [1] показан ал-

горитм замены акустического нагружения на 

эквивалентное вибрационное нагружение, 

проведена верификация конечно-элементной 

модели панели с аппаратурой для. Исполь-

зовались статистические данные результатов 

пусков РН и не ставилась задача о прогнози-

ровании звукоизоляции конструкции РН. В 

работе [2] описано построение математиче-

ской модели для прогнозирования акустиче-

ского нагружения конструкции космических 

аппаратов и РН. Объяснены причины сни-

жения звукоизоляции, но отсутствует анализ 

влияния конструктивных параметров на ве-

личину звукоизоляции. В работе [3] рас-

сматривается применение метода обратной 

матрицы для вычисления звукоизоляции, а в 

работе [4] применение совместного стати-

стического энергетического метода и метода 

конечных элементов для моделирования ис-

пытаний. Рассматривая работы [1-4], можно 

заключить следующее: для оценки звукоизо-

ляции необходимо проанализировать экспе-

риментальные данные, геометрические и 

физические характеристики конструкции; 

для оценки звукоизоляции возможно приме-

нение метода конечных элементов. В данной 

работе рассмотрено применение модельного 

и конечно-элементного подходов оценки 

звукоизоляции.  

Цель работы: оценить значение звукоизо-

ляции для сборочно-защитного блока (СЗБ) 

космического модуля (КМ) проанализиро-

вать значение звукоизоляции различных ва-

риантов применяемых звукоизоляционных 

материалов. Для наиболее точной оценки 

звукоизоляции решено использовать два 

подхода к определению звукоизоляции кон-

струкции СЗБ КМ.  
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2 Модельный подход 

 

При модельном подходе оценки звуко-

изоляции СЗБ (КМ) использовался следую-

щий алгоритм, разработанный на основе 

имеющихся экспериментальных данных. 

1. Использовались экспериментальные 

данные по результатам измерений 

акустического давления (1/3-октавные 

уровни) на внешней и на внутренней 

поверхностях ракетного отсека 

(использовался межбаковый отсек (МбО) 

блока III ступени, так как данная 

конструктивная зона представляет собой 

подкреплённую силовым набором 

цилиндрическую обечайку (как и отсеки 

КМ) с достаточно большой статистикой 

результатов измерений). Звукоизоляция 

МбО блока III ступени определялась как 

разность между полученными внешними и 

внутренними уровнями акустического 

давления на соответствующих частотах 1/3-

октавного спектра. 

2. Звукоизоляционные характеристики 

отсеков КМ находились по их физическим и 

геометрическим параметрам, определяющим 

основной оболочечный резонанс 

конструкции. В ряде источников [5], [6] 

отмечается, что минимальные уровни 

звукоизоляции цилиндрической 

конструкции попадают в полосу частот 

соответствующую частоте равной: 

 

2

1
,

2 (1 )
K

E
f

r  



   

(1)

 
 

где, r – радиус цилиндрической оболочки,  

Е – модуль упругости; 

ρ – плотность;  

μ – коэффициент Пуассона. 

Исходя из формулы (1), для цилиндриче-

ских оболочек КМ и МбО блока III ступени, 

выполненных из алюминиевых сплавов, ми-

нимальная звукоизоляция реализуется на 

частотах, попадающих в 1/3-октавные уров-

ни с центральными частотами 400 Гц и 625 

Гц соответственно. Предполагалось, что в 

полосе частот с центральной частотой 400 

Гц для цилиндрической части КМ реализу-

ются аналогичные уровни звукоизоляции, 

что и для МбО на частоте 625 Гц (рисунок 

1). 

 

 
 

Рисунок 1. Звукоизоляция и резонанс КМ 

 

3. Снижение толщины несущего слоя 

приведет к снижению звукоизоляции в вы-

сокочастотной области (закон «масс») на 0,6 

дБ (рисунок 2). 

 

Рисунок 2. Снижение звукоизоляции на 0,6 дБ 

4. Геометрия отсека влияет на простран-

ственные резонансы, в частности первый ра-

диальный резонанс приближённо может 

быть вычислен по формуле: 

 

,
2

с
f

d
      (2) 

 

где, с – скорость звука в пространстве (в 

воздухе, под головным обтекателем); 

d – диаметр цилиндрической 

конструкции. 

Вычисление по формуле (2) показывает, 

что, например, при старте РН пространст-

венный резонанс для цилиндрического отсе-

ка КМ будет попадать в полосу частот 1/3-

октавного спектра с центральной частотой 

40 Гц, поэтому в данной полосе будет про-

являться минимум в спектре изоляции, ко-

торый по уровню равен соответствующему 
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минимуму для МбО блока III  ступени РН 

(рисунок 3). 

 

 
 

Рисунок 3. Смещение акустического резонанса 

 

5. Для учёта силового набора при оценке 

звукоизоляции были использованы соотно-

шения, полученные в [7], на основании ко-

торых граничная частота, kf , до которой 

возможно влияние силового набора, вычис-

ляется по формуле: 
2

0

2
,

2
Г

кр

с
f

f L


    

(3) 

где крf – критическая частота пластины, 

толщина которой равна толщине обшивки: 
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D – изгибная (цилиндрическая) жёст-

кость: 
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где, E – модуль упругости,  

ρ – плотность, коэффициент Пуассона, 

h – толщина оболочки,  

со – скорость звука в воздухе,  

L – расстояние между рёбрами жёсткости. 

Исходя из формулы (3) влияние силового 

набора на звукоизоляцию для МбО происхо-

дит в полосе частот до 140 Гц, для КМ, в си-

лу более частого расположения стрингеров 

(через 2,5 градуса по окружности), это влия-

ние распространяется до 250 Гц. В силу это-

го, особое влияние силового набора для КМ 

будет заметно в полосе частот от 140 Гц до 

250 Гц. Поэтому для оценки нерезонансной 

компоненты звукоизоляции R в данном диа-

пазоне частот принимался закон упругости 

[7]: 
2

0 0

10lg 1 ,кf mR
f c





  
    
   

   (4)

 

где f – частота; 

fк – частота кольца (2); 

m – поверхностная масса обечайки с учё-

том распределённой массы стрингеров для 

опорного отсека (Оп), и без стрингеров для 

МбО; 

0 0с  – акустическое сопротивление воз-

духа.

 Расчёт по формулам (3), (4) показывает, 

что звукоизоляция цилиндрической конст-

рукции КМ достигнет величин, представ-

ленных на рисунке 4. 

 

 
 

Рисунок 4. Увеличение звукоизоляции в полосе 

частот 140-250 Гц за счёт учёта жёсткости стрингеров 

 

Аналогичным образом была проведена 

оценка звукоизоляции для полётного случая 

(рисунок 5). 

 

 
 

Рисунок 5. Искажение полётного спектра звуко-

изоляции 
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Сравнительные значения звукоизоляции 

при старте и при полёте представлены на 

рисунке 6. 

 

 
 

Рисунок 6. Сравнительные значения звукоизоля-

ции при старте и при полёте 

 

3 Расчёт методом конечно-элементного 

моделирования 

 

Расчёт звукоизоляционных характеристик 

методом конечно-элементного моделирова-

ния проводился в программном комплексе 

ANSYS Mechanical с учётом следующих до-

пущений: 

- обшивка и силовой набор, полезная на-

грузка, заменены на эквивалентные по жёст-

кости конструкции; 

- использовались только 3D-элементы; 

- решалась связанная виброакустическая 

задача, в которой акустической составляю-

щей являлось воздушное пространство меж-

ду ГО и ПН; 

- на соответствующие поверхности на-

кладывались свойства звукопоглощения в 

виде зависимости коэффициента звукопо-

глощения от частоты [8-10]. 

Общий вид моделей представлен на ри-

сунке 7. 

 

 
 

Рисунок 7. Вид в разрезе моделей для конической 

части ГО для частот 50 и 350 Гц 

 

4 Результаты 

 

На рисунке 8 приведены результаты рас-

чёта по минимальной звукоизоляции для 

всех этапов полёта, получившиеся для мо-

дельного метода и метода конечных элемен-

тов.  

Для каждого расчётного случая были со-

ставлены графики уровня акустического 

давления с учётом минимальной звукоизо-

ляции (рисунки 9, 10). 

 

 
 

Рисунок 8. Результаты расчётов по обоим методам 

 

Анализ графиков уровней акустического 

давления и требований разработчика КМ по-

казал, что в частотных полосах 1/3-

октавного спектра с центральными частота-

ми 100 Гц - 400 Гц имеются превышения 

уровня акустического давления без исполь-

зования звукопоглощающих материалов и 

уменьшение уровня акустического давления 

для различных материалов в звукопогло-

щающей конструкции (рисунки 9, 10).  

 

 
 

Рисунок 9. Полученные уровни акустического 

давления под ГО на участках старта 
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Рисунок 10. Полученные уровни акустического

давления под ГО на участках полёта

5 Заключение

Проведено исследование звукоизоляции

КМ на этапе старта и полёта по модельному

и конечно-элементному методу. Проанали-

зированы значения звукоизоляции в зависи-

мости от используемых звукопоглощающих

материалов. Для обеспечения наилучшего

звукопоглощения необходимо использовать

либо материал ППУ толщиной 140 мм, или

минеральное волокно толщиной 80 мм.
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MODEL AND FINITE ELEMENT METHODS FOR STUDING IN-

SULATING LINING OF SPACE MODULE COMPARTMENTS

At design of the space-rocket equipment the prediction problem of acoustic

action on elements of the launch vehicle design and payload. The sources of

such impact are the engines operating at the start and the incoming air flow

acting on the launch vehicle at the start and on the active part of the flight in

the earth's atmosphere. However, the solution of the problem, complications

of the impossibility of testing in bench conditions. Check the adequacy of the

selection process only when the launch vehicle. Therefore, it is important to

develop a methodology for calculating the minimum sound insulation based

on the physical parameters of the material and the geometric parameters of

the structures. The calculation of these parameters was carried out on mod-

els of structures, in connection with which the proposed approach was

called model. The simulation is carried out by the finite element method

while simplifying the initial structure to a similar rigidity. The results were

compared with experimental data.

Key words: nose block launch vehicle; insulating lining; acoustic action;

finite-element method
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РАЗВИТИЕ КОНСТРУКЦИИ НАДРОТОРНЫХ УСТРОЙСТВ ДЛЯ

БИРОТАТИВНОГО ЗАКАПОТИРОВАННОГО ВЕНТИЛЯТОРА С

ЦЕЛЬЮ ПОВЫШЕНИЯ ЕГО АКУСТИЧЕСКИХ ХАРАКТЕРИСТИК

Изложены результаты экспериментального исследования влияния не-

скольких конфигураций надроторных устройств (НРУ) щелевого типа на

шум модели биротативного закапотированного вентилятора при варьи-

ровании конструктивных параметров НРУ – количества щелевых отвер-

стий решетки и высоты полости. Показано, что наиболее значимым кон-

структивным параметром является коэффициент заполнения решетки.

Наибольшее снижение суммарного уровня звуковой мощности вентиля-

тора достигалось при установке НРУ только над вторым рабочим коле-

сом при наибольшем значении коэффициента заполнения решетки.

Ключевые слова: Рабочее колесо; вентилятор; шум; надроторное уст-

ройство; щелевое отверстие

1 Введение

Надроторные устройства различных кон-

струкций нашли широкое применение в ка-

честве средства повышения газодинамиче-

ской устойчивости компрессоров. Одна из

наиболее успешных разработок НРУ пред-

ставляет собой щелевую проставку над ра-

бочим колесом [1]. Экспериментальные ис-

следования показали высокие антисрывные

и антипомпажные качества щелевых проста-

вок [2].

На оптимальных режимах течения в ра-

бочем колесе и при повышенных расходах

воздуха давление в передней части межло-

паточного канала не превышает давления на

периферии проточной части перед рабочим

колесом и истечение воздуха из рабочего

колеса в надроторное устройство не проис-

ходит. При не оптимальных режимах тече-

ния, может происходить подсасывание воз-

духа через решетку и кольцевую полость в

проточную часть рабочего колеса. При ло-

кальном уменьшении скорости потока на

периферии перед рабочим колесом возрас-

тают углы атаки на его лопатках, давление в

передней части межлопаточного канала воз-

растает и становится выше давления на пе-

риферии проточной части компрессора пе-

ред колесом. Под действием возникшего пе-

репада давлений начинается истечение воз-

духа через щели надроторного устройства

над рабочим колесом в кольцевую полость, а

из нее в проточную часть перед колесом. В

результате этого процесса на периферии

проточной части формируется циркуляци-

онное течение, причем расход циркулирую-

щего воздуха увеличивается по мере увели-

чения противодавления за рабочим колесом,

в результате чего углы атаки на лопатках

мало меняются. Интенсификации циркуля-

ционного течения способствует использова-

ние решетки с наклоном щелей в попереч-

ном сечении в направлении вращения и над

рабочим колесом и перед ним. Это происхо-

дит благодаря тому, что при истечении воз-

духа из кольцевой полости через щели в

проточную часть перед рабочим колесом он

приобретает закрутку в направлении, проти-

воположном направлению вращения колеса,

что увеличивает подсасывающую способ-

ность периферийного участка рабочего ко-

леса и повышает его напор. Таким образом,

кольцевая полость служит обводным кана-

лом, по которому транспортируется обрат-

ный поток воздуха из рабочего колеса при

повышении давления за ним выше некоторо-

го максимального значения, не допуская вы-

броса его непосредственно из колеса в про-

точную часть перед ним. Кроме того, коль-

цевая полость способствует выравниванию

окружной неравномерности давления и пре-

пятствует формированию дискретных срыв-

ных зон, а также уменьшает пульсации по-

тока, вызываемые пересечением щелей вра-

щающимися лопатками.

В работе [1] была изложена методология

проектирования НРУ, на основе которого

mailto:yurikhalet@ciam.ru
дексп

дексп
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разработанное надроторное устройство на 

опытном осевом компрессоре низкого дав-

ления обеспечило значительное повышение 

его газодинамической устойчивости.  

Под руководством проф. Шипова Р.А. в 

ЦИАМ (Россия) в 2001-2006 г.г. были вы-

полнены исследования влияния НРУ на шум 

вентилятора [4]. Результаты экспериментов 

на модели вентилятора подтвердили, что при 

пониженных окружных скоростях надротор-

ное устройство типа щелевой проставки эф-

фективно снижает шум в широком диапазо-

не частот 1 – 8 кГц, причем в отдельных 

третьоктавных полосах частот снижение 

уровня шума достигает 5-6 дБ.  

В дальнейшей работе в ЦИАМ было ис-

следовано влияние надроторного устройства 

на шум двухконтурной модели биротативно-

го закапотированного вентилятора диамет-

ром 22” [5]. Испытывался вариант конструк-

ции НРУ с числом щелей, равным 85. Были 

испытаны три конфигурации установки НРУ 

в корпусе модели вентилятора – над первым 

РК; над вторым РК; и над обоими РК одно-

временно. Положительное влияние надро-

торного устройства на уровни шума модели 

биротативного вентилятора проявилось при 

его установке над вторым РК и над обоими 

РК, при этом максимум снижения уровней 

шума составляет 4-6 дБ на частоте 2 кГц. 

Установка НРУ над первым колесом была не 

эффективной. Но совместное действие 

«НРУ над РК1 и РК2» привело к снижению 

шума на 2-7 дБ в более широком частотном 

диапазоне, чем при установке НРУ только 

над вторым РК. 

Дальнейшее развитие конструкции ре-

шётчатых НРУ заключалось в увеличении 

рядности щелевых отверстий. Были изготов-

лены и испытаны три конфигурации двух-

рядных НРУ, устанавливаемых только над 

вторым ротором. Суммарная по трём режи-

мам работы вентилятора, соответствующих 

взлёту, набору высоты и посадке, величина 

снижения звуковой мощности модели вен-

тилятора с двухрядными НРУ составила от 

3,2 до 3,5 дБ. 

В представленной работе изложены ре-

зультаты исследования влияния нескольких 

конфигураций НРУ на шум модели бирота-

тивного закапотированного вентилятора при 

варьировании в доступных пределах конст-

руктивных параметров НРУ – коэффициента 

заполнения решетки НРУ и высоты полости. 

 

2 Экспериментальный объект 

 

Эксперименты были выполнены на стен-

де, включающем большую заглушенную ка-

меру [6-7]. Модель исследуемого вентилято-

ра расположена внутри заглушенной каме-

ры. Конструкция стенда и расположение ис-

пытываемого объекта позволяет одновре-

менно определять его акустические характе-

ристики в передней и задней полусферах.  

Воздух, засасываемый испытываемым 

вентилятором, поступает в заглушенную ка-

меру через проем в полу у дальней стены ка-

меры. Проем занимает всю ширину камеры и 

служит для размещения всасывающего уст-

ройства и воздушного фильтра. Для того, 

чтобы при работающей модели вентилятора 

избежать возникновения в камере мощных 

вихревых течений, искажающих аэродинами-

ческие и акустические характеристики испы-

туемого объекта, с помощью технологиче-

ских эксгаустеров осуществляется отсос 

большей части выхлопной струи через возду-

хозаборный конус выхлопной системы. При 

отсосе воздуха из камеры, в полтора-два раза 

превышающем расход воздуха через венти-

лятор, интенсивность вихрей в камере оказы-

вается незначительной, скорость потока в них 

не превышает 35 м/с и вихри на выходе не 

попадают на вход в вентилятор. При увели-

чении суммарного расхода воздуха число 

вихрей увеличивается, скорости в них воз-

растали с одновременным увеличением ин-

тенсивности вихрей, что приводит к росту 

уровня турбулентности потока и потерь энер-

гии в камере. При уменьшении суммарного 

расхода воздуха до значений, приближаю-

щихся к величине расхода через вентилятор, 

вихри достигают входа в вентилятор и их 

размеры в задней полусфере также увеличи-

ваются. В результате была установлена необ-

ходимость некоторой ограниченной «венти-
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ляции» заглушенной камеры в процессе ис-

пытаний модельных вентиляторов. 

Однако измерения показали, что создан-

ная система отсоса воздуха из заглушенной 

камеры сама является мощным источником 

шума. С целью снижения шума помех от ра-

ботающего эксгаустера стенки конуса были 

облицованы звукопоглощающим материа-

лом, сечение на входе конуса было измене-

но, чтобы избежать отрыва потока, генери-

рующего дополнительный аэродинамиче-

ский шум. Кроме того, в улитке было увели-

чено сечение трубы для снижения скорости 

потока. После выполненных мероприятий по 

снижению шума помех от аэродинамическо-

го шума эксгаустеров существенно измени-

лось соотношение «полезный сиг-

нал/помехи». В передней полусфере полез-

ный сигнал маскируется шумом помех от 

эксгаустерных машин в низкочастотной об-

ласти до 400 Гц. В диапазоне частот 400-

2000 Гц уровни шума вентилятора требуют 

корректировки, учитывающей соотношение 

уровней полезного сигнала к шуму помех, а 

в диапазоне частот выше 2 кГц влиянием 

шума эксгаустеров на общий уровень шума 

можно пренебречь. В задней полусфере пре-

вышение полезного сигнала над шумом помех 

становится видимым на ещё более низких час-

тотах. Заглушенная камера пригодна для тех-

нических измерений шума моделей вентиля-

торов в рабочем диапазоне частот 400 –40k 

Hz. 

Для выравнивания входного потока было 

разработано противотурбулентное входное 

устройство (ПВУ). Установлено, что разра-

ботанное противотурбулентное входное уст-

ройство (ПВУ) эффективно снизило уровень 

неоднородности входного потока, что со-

провождалось снижением уровня тональных 

составляющих шума вентилятора на величи-

ну порядка 8 – 10 дБ. Калибровка противо-

турбулентного входного устройства (ПВУ) 

показала, что в рабочем частотном диапазо-

не вносимые им погрешности акустических 

измерений в основном не превосходят 0.5 

дБ. 

Эксперименты были выполнены с помо-

щью модели биротативного закапотирован-

ного вентилятора диаметром 22 дюйма, кор-

пус которого был оборудован для установки 

надроторных устройств (рисунок 1). 

 

 

 
Рисунок 1. Продольный разрез модели 

вентилятора CRTF2a с корпусами 

 

Выбор конструктивных параметров над-

роторных устройств основан на результатах 

аэродинамических расчетов и с учетом кон-

структивных и технологических особенно-

стей турбокомпрессоров. Все указанные ни-

же соотношения геометрических параметров 

связаны между собой и с аэродинамически-

ми характеристиками ступеней, в частности 

с числом М в относительном движении. В 

соответствии с эмпирической методологией 

[1] проектирования НРУ, основанной на 

большом объеме экспериментальных дан-

ных, были выбраны конструктивные пара-

метры НРУ. 

 

 
 

Рисунок 2. Надроторное устройство с щелевой 

проставкой 

НРУ базовой конфигурации «B» была 

спроектирована по эмпирической методоло-

гии (Таблица 1). Параметры НРУ остальных 

конфигураций были выбраны на основе ре-

зультатов оптимизационных 3D стационар-

ных расчетов характеристик биротативных 

вентиляторов с НРУ [3]. 

Экспериментальная программа содержала 

шесть конфигураций НРУ, устанавливаемых 

только над вторым РК, и четыре конфигура-
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ций НРУ, устанавливаемых одновременно 

над двумя рабочими колесами (Таблица 1). 

Таблица 1. Конструктивные параметры одноряд-

ных НРУ (Z – число щелевых отверстий) 

Ко

нф. 

НРУ 

Р

К I 

Р

К II 
Z 

H

, мм 


H 
D 

A – + 42 
1

5 

0.

71 

0.

25 

B – + 85 
1

5 

0.

71 

0.

50 

C – + 85 7 
0.

53 

0.

50 

D – + 85 3 
0.

33 

0.

50 

H – + 
11

5 

1

5 

0.

71 

0.

68 

J – + 
11

5 

1

0,2 

0.

62 

0.

68 

E + + 
133 

85 

1

3 

1

5 

0.6

5 

0.7

1 

0.

5 

0.

5 

F + + 

13

3 

85 

6 

7 

0.6

5 

0.7

1 

0.

5 

0.

5 

G + + 
66 

85 

1

3 

1

5 

0.6

5 

0.7

1 

0.

25 

0.

5 

M + + 

13

3 

11

5 

1

3 

1

5 

0.6

5 

0.7

1 

0.

5 

0.

68 

В цикле экспериментов варьировались 

два безразмерных конструктивных парамет-

ра НРУ – коэффициент заполнения решетки 

(D) и безразмерная высота полости (H). 

Коэффициент заполнения решетки опре-

деляется как отношение ширины щели  к 

шагу решетки t. Коэффициент заполнения 

варьировался от 0.25 до 0.68 (Таблица 1). 

Дальнейшее повышение коэффициента за-

полнения не целесообразно из соображений 

прочности конструкции НРУ. Безразмерная 

высота полости H определяется как отно-

шение высоты полости H к общей высоте 

НРУ. 

D = s / ts; 

H = H / (H+h) 

Результаты расчётных и эксперименталь-

ных исследований, приведённых в таблице 1 

конфигураций НРУ, позволили сформулиро-

вать рекомендации для разработки следую-

щего поколения решётчатых НРУ. В основ-

ном, суть этих рекомендаций сводилась к 

увеличению числа щелей в одном ряду до 

130. Кроме того, для повышения акустиче-

ской и газодинамической эффективности 

(увеличения запасов ГДУ и КПД) было 

предложено увеличить суммарное число ще-

лей путем увеличения рядности НРУ до двух 

(рис. 3) и исследовать взаимное влияние 

формы щелей и их относительного располо-

жения. 

  
а 

 

  
б 

 

  
в 

 

Рисунок 3. Двухрядные НРУ 

 

Первое и второе надроторные устройства 

(рис. 3а и 3б) отличаются друг от друга 

только смещением осей "Δ" щелей второго 

(от входа в вентилятор) ряда относительно 

первого. Третье двухрядное НРУ (рис. 3в) 

имеет второй ряд щелевых отверстий, пол-

ностью совпадающий с соответствующими 

участками первых двух НРУ, а первый ряд 

состоит из поперечных пазов, расположен-

ных в окружном направлении. Параметры 

двухрядных НРУ приведены в таблице 2. 
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Таблица 2. Конструктивные параметры двухряд-

ных НРУ, установленных над вторым РК вентилятора 

Ко

нф. 

НРУ 

Z

1 
Z2 

H

, мм 


H 
D 

Δ

, мм 

O 
1

30 

13

0 

1

1 

0,

64 

0

.55 
0 

P 
1

30 

13

0 

1

1 

0,6

4 

0

.55 

6

,65 

Q 
8

2 

13

0 

1

1 

0,6

4 

0

.55 
- 

 

3 Результаты экспериментов 

 

В качестве критерия оценки акустической 

эффективности НРУ используется суммар-

ное снижение уровня звуковой мощности 

вентилятора при его установке в конструк-

ции вентилятора на режимах взлета, набора 

высоты и посадки (PWL).  

На рисунке 4 приведены результаты срав-

нения уровней звуковой мощности бирота-

тивного вентилятора без НРУ и с установ-

ленным только над вторым рабочим колесом 

НРУ. Таких конфигураций было шесть – A, 

B, C, D, H, J. На рисунке 4 видно, что аку-

стическая эффективность повышается с рос-

том коэффициента заполнения решетки на 

всех рассматриваемых режимах вентилято-

ра. Следует также отметить, что при коэф-

фициенте заполнения, равном 0.25, на режи-

мах набора высоты и посадке установка НРУ 

вместо ожидаемого снижения шума венти-

лятора приводит к значительной его генера-

ции, что неприемлемо для практического 

использования.  

 

 
 

Рисунок 4. Акустическая эффективность надро-

торного устройства, установленного только над РК2 

биротативного вентилятора 

На рисунке 5 приведена зависимость 

снижения суммарного уровня звуковой 

мощности биротативного вентилятора от ко-

эффициента заполнения решетки НРУ при 

одинаковых значениях остальных конструк-

тивных параметров НРУ, в том числе высо-

ты полости. Видно, что акустическая эффек-

тивность НРУ линейно растет с увеличением 

коэффициента заполнения решетки. 

На рисунке 6 показана акустическая эф-

фективность конфигураций НРУ, установ-

ленных над вторым РК, при варьировании 

высоты полости. Видно, что высота полости 

не столь значительно влияет на акустиче-

скую эффективность НРУ, как коэффициент 

заполнения, однако в пределах варьирования 

с ростом высоты полости растет и акустиче-

ская эффективность НРУ. 

 
 

Рисунок 5. Зависимость снижения общего уровня зву-

ковой мощности от коэффициента заполнения решетки 

НРУ 

 

 
Рисунок 6. Акустическая эффективность надротор-

ного устройства, установленного только над РК2 биро-

тативного вентилятора при варьировании высоты по-

лости НРУ 

На рисунке 7 приведены результаты срав-

нения уровней звуковой мощности бирота-

тивного вентилятора без НРУ и с НРУ, уста-

новленными над обоими рабочими колеса-

ми. Таких конфигураций было четыре (Таб-

лица 1). Видно, что из этих конфигураций 
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наилучшей является конфигурация «М», со-

держащая над РК2 решетку с наибольшим 

коэффициентом заполнения, а худшей – 

конфигурация «F». 

На рисунке 8 показано сравнение акусти-

ческой эффективности конфигураций НРУ, 

установленных только над РК2 и конфигу-

раций НРУ, установленных над обоими РК. 

Для этого сравним попарно снижение уров-

ня звуковой мощности вентилятора при ус-

тановке конфигураций «B» с «E» – обе име-

ют НРУ над вторым РК с коэффициентом 

заполнения равным 0.5 – и «H» с «M»– обе 

имеют НРУ над вторым РК с коэффициен-

том заполнения равным 0.68. Очевидно, 

конфигурация, состоящая из двух НРУ, ус-

тановленных над обоими РК, оказывается 

менее акустически эффективной, чем НРУ, 

установленное только над РК2. Так, конфи-

гурация «E» на 1.0 дБ менее эффективна 

конфигурации «B», а конфигурация «M» на 

1.1 дБ менее эффективна конфигурации «H». 

Возможно, это неожиданное явление объ-

ясняется тем, что надроторное устройство 

оказывает благоприятное воздействие на те-

чение в межлопаточном пространстве. В 

этом смысле второе рабочее колесо находит-

ся в условиях возмущенного потока и на вы-

ходе поток становится менее возмущенным. 

На первое рабочее колесо поток попадает 

мало возмущенным и взаимодействие с ним 

надроторного устройства приводит к обрат-

ному результату. В итоге аэродинамические 

возмущения приводят к дополнительной  

генерации шума. 

 

 
 

Рисунок 7. Акустическая эффективность конфигу-

раций НРУ, установленных над обоими рабочими 

колесами биротативного вентилятора 

 

Рисунок 8. Сравнение акустической эффективно-

сти конфигураций НРУ, установленных только над 

РК2 и над обоими рабочими колесами 

Влияние двухрядных НРУ на всех иссле-

дованных режимах работы вентилятора яв-

ляется положительным. Суммарная по трем 

сертификационным режимам (54%, 83%, 

94%) величина снижения звуковой мощно-

сти модели вентилятора с двухрядными НРУ 

над вторым рабочим колесом составляет от 

3,2 дБ до 3,5 дБ (рисунок 9). В сравнении с 

наиболее акустически эффективной конфи-

гурацией испытанной ранее однорядного 

НРУ («H») их акустическая эффективность 

примерно одинакова. Относительно высокая 

акустическая эффективность двухрядных 

НРУ была получена на промежуточных ре-

жимах 65 % и 90 % Nom. 

 

 

Рисунок 9. Акустическая эффективность двухрядных 

конфигураций НРУ 
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Рисунок 10. Изменение запасов ГДУ 

На рисунке 10 приведены зависимости 

прироста запаса газодинамической устойчи-

вости (ГДУ) биротативного вентилятора с 

НРУ относительно его исходной конфигура-

ции (ΔКуНРУ–ΔКубез НРУ) от частоты враще-

ния роторов для исследованных двухрядных 

надроторных устройств. На графике также 

показана зависимость для наилучшего с точ-

ки зрения акустики однорядного НРУ. Вид-

но, что все исследованные надроторные уст-

ройства дают положительный эффект на 

низких и средних режимах (54 % ≤ n ≤ 75 %) 

и при n=100 %. Наиболее эффективным над-

роторным устройством можно считать кон-

фигурацию «P», так как оно наиболее ста-

бильно сохраняет эффективность во всём 

диапазоне частот вращения роторов. 

 

4 Заключение 

 

В условиях свободного звукового поля 

проведено исследование акустической эф-

фективности 10 конфигураций однорядных 3 

двухрядных надроторных устройств щелево-

го типа, устанавливаемых над рабочими ко-

лесами модели закапотированного бирота-

тивного вентилятора. 

Обнаружено, что для закапотированного 

биротативного вентилятора конфигурации 

НРУ, установленные только над вторым РК, 

более акустически эффективны, чем конфи-

гурации НРУ, установленные над обоими 

РК. 

Показано, что для конфигураций одно-

рядных НРУ, установленных только над 

вторым РК, с точки зрения акустической 

эффективности наиболее значимым конст-

руктивным параметром является коэффици-

ент заполнения решетки. При изменении ко-

эффициента заполнения решетки от 0.25 до 

0.68 величина снижения уровня звуковой 

мощности возросла на 6 дБ. Дальнейшее 

увеличение коэффициента заполнения ре-

шетки может привести к потере прочности 

решетки. Высота полости также является 

конструктивным параметром, влияющим на 

акустическую эффективность НРУ, но не 

столь значимым как коэффициент заполне-

ния. В пределах варьирования этого пара-

метра получено, что с ростом высоты полос-

ти растет и акустическая эффективность 

НРУ. 

Все исследованные конфигурации двух-

рядных НРУ, установленных над вторым РК, 

снижают уровни звуковой мощности венти-

лятора примерно одинаково. Суммарная по 

трем сертификационным режимам величина 

снижения звуковой мощности модели вен-

тилятора с двухрядными НРУ над вторым 

рабочим колесом составляет от 3.2 дБ до 

3.5 дБ. В сравнении с наиболее акустически 

эффективной конфигурацией однорядного 

НРУ, их акустическая эффективность при-

мерно одинакова. Однако, двухрядные НРУ 

позволяют получить намного большие зна-

чения запасов ГДУ. Так на средних и высо-

ких режимах (N=75…100 %), повышение 

запаса ГДУ вентилятора составило 5…9%, а 

при N=54 % - 10…22 %. 
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EVOLUTION OF THE FAN CASING TREATMENT DESIGN OF

THE COUNTER ROTATING TURBOFAN WITH THE PURPOSE OF

INCREASING ITS ACOUSTIC PERFORMANCE

The results of an experimental study of the effects of several slot type casing

treatment (STCT) configurations on ducted counter rotating fan model

(DCRF) noise are given in present work. The casing treatment design pa-

rameters such as lattice duty cycle and the cavity height were varied. It is

shown that the most important parameter is the duty factor of the lattice. The

configuration of STCT, which provides the greatest reduction of sum sound

power level of the fan model was installed over the second rotor only and

had the highest duty factor.
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ ЧАСТОТНОЙ ХАРАКТЕРИСТИКИ ПЛАТФОР-

МЫ ВИБРОИЗОЛЯЦИИ НА ОСНОВЕ МАГНИТОРЕОЛОГИЧЕ-

СКИХ ЭЛАСТОМЕРОВ 

 

Для уменьшения воздействия внешних вибрационных возмущений приме-

няются различные способы вибрационной защиты, в числе которых сис-

темы активной, полуактивной и пассивной виброизоляции. Для виброизо-

ляции современного прецизионного  оборудования предлагается приме-

нять платформу виброизоляции  на основе магнитореологических эла-

стомеров. Исследования частотной характеристики данной платфор-

мы и возможности управления ею являются необходимыми для опреде-

ления эффективных режимов работы платформы. При помощи вибра-

ционных испытаний на электродинамической установке была получена 

зависимость коэффициента передачи амплитуды виброперемещений от 

частоты колебаний при разных значениях управляющей силы тока, ко-

торая показала, что эффективным является диапазон виброизоляции от 

38 до 100 Гц. 

 

Ключевые слова: Магнитореологический эластомер; вибрационная за-

щита, полуактивная виброизоляция; демпфер; резонанс; вибрационные 

испытания; коэффициент передачи амплитуды виброперемещений 

 

1 Введение 

 
В настоящее время применение любого 

прецизионного оборудования, особенно, на-

нотехнологического, связано с необходимо-

стью его защиты от вибраций. Исследования 

показали, что в производственных и лабора-

торных помещениях вибрационные возму-

щения с наибольшими амплитудами в 200 

мкм достигаются на низких частотах до 10 

Гц [1]. Особенно опасны ударные возмуще-

ния, максимальные значения которых могут 

достигать очень больших величин. 

 

2 Виброизоляция 

 
Из существующих методов вибрационной 

защиты наиболее эффективным считается 

виброизоляция. Обычно различают три ме-

тода виброизоляции: пассивную, полуактив-

ную и активную [2]. Сейчас активно приме-

няются активные пьезоэлектрические систе-

мы виброизоляции, мировым лидером среди 

которых является фирма Physik Instrumente 

(PI) GmbH & Co. KG (Германия). Однако 

данные системы обладают невысокой нагру-

зочной способностью, низким диапазоном 

перемещений (способны изолировать от 

вибраций небольших амплитуд), а также 

практически не способны работать в пассив-

ном режиме. Применение гибридных пнев-

матических и пьезоэлектрических систем 

той же фирмы существенно повышает на-

грузочную способность, однако не решает 

проблему пассивной виброизоляции и мало-

го диапазона перемещений. 

Существует платформа с магнитореоло-

гическими призмами, достоинством плат-

формы является то, что она способна вы-

держивать большую вертикальную нагрузку, 

чем исследуемая, за счёт компрессионного 

сжатия магнитореологического эластомера 

(МРЭ) и большего количества демпфирую-

щих элементов [3]. Многослойный МРЭ 

изолятор имеет в своей конструкции угле-

родные нанотрубки, которые уменьшают 

инертность системы и увеличивают устой-

чивость без значительного повышения ее 

жесткости, что позволяет нести большую 

вертикальную нагрузку, но для данной кон-

струкции изучено поведение только при го-

ризонтально направленных колебаний. [4]  

Платформа виброизоляции на основе 

МРЭ, разработанная в лаборатории кафедры 

МТ11 МГТУ им. Н.Э. Баумана, особенна 
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тем, что она способна совмещать в себе все 

три метода виброизоляции [5]. Целью рабо-

ты было исследование амплитудно-

частотных характеристик платформы виб-

роизоляции в полуактивном режиме при 

различных величинах внешних магнитных 

полей для определения диапазона эффектив-

ной виброизоляции. 

 

3 Платформа виброизоляции на основе 

МРЭ 

 
Исследуемая платформа достаточно про-

ста и дешева в изготовлении и обслужива-

нии, содержит небольшое количество слож-

ных механических и электрических элемен-

тов. Платформа состоит из четырех актив-

ных демпферов на основе мембран МРЭ и 

четырех узлов упругой подвески с квазину-

левой жесткостью (рисунок 1). 

В качестве рабочего тела в каждом демп-

фере (рисунок 2) используется магниторео-

логический эластомер – композитный мате-

риалы на основе силикона и магнитомягких 

частиц микрометрового размера, которые 

при действии внешнего магнитного поля мо-

гут обратимо деформироваться и менять 

вязкоупругопластические свойства. 

Исследуемая платформа является пер-

спективной, благодаря совмещению в плат-

форме трех видов виброизоляции. Она обес-

печивает активную виброизоляцию за счет 

деформации эластомера, управляемой маг-

нитным полем; полуактивную виброизоля-

цию – за счет управления вязкоупругопла-

стическимиими свойствами эластомера; пас-

сивную виброизоляцию – за счет упругой 

полимерной матрицы МРЭ и системы с ква-

зинулевой жесткостью [6]. 

 
Рисунок 1. Общий вид платформы на основе МРЭ без 

верхней подвижной плиты 

 

 

Рисунок 2. Демпфер на основе МРЭ 

Изучив частотные характеристики плат-

формы виброизоляции в полуактивном ре-

жиме, станет возможным разработать систе-

му управления для работы платформы в ре-

жиме полуактивной и активной виброизоля-

ции. 

 

4 Испытания платформы. Определение 

частотных характеристик 

 

Исследования по определению частотной 

характеристики исследуемой платформы 

проводились на вибрационной электродина-

мической установке SignalForce V26, на ко-

торую устанавливалась платформа (рисунок 

3). С помощью двух акселерометров измеря-

лись ускорения на основании платформы и в 

центре подвижной плиты. Эксперимент про-

водился в диапазоне частот от 15 до 100 Гц, 

при размахе вибрационных возмущений 250 

мкм, при изменяющемся управляющем сиг-

нале – силе тока, варьируемом в интервале 

от 0 до 0,8 А с шагом 0,05 А. 

 

Рисунок 3. Экспериментальный стенд: 

1 – платформа, 2 – переходные пластины, 3 – алюми-

ниевые пластины, 4 – датчик на объекте, 5 – датчик 

на основании 
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Отношение полученных ускорений на ос-

новании платформы и на его подвижной 

части является коэффициентом передачи 

амплитуды виброперемещений (КПАВ). В 

ходе обработки результатов был построен 

график зависимости КПАВ от частот пода-

ваемых на основание платформы (рисунок 

4). 

 

  
Рисунок 4. Зависимость коэффициента передачи ам-

плитуды виброперемещений (К) от частоты возмуще-

ний (f) 

 

На рисунке видны две резонансные час-

тоты: в области частот, равных 21 и 27 Гц. 

Эти резонансные частоты могут являться 

следствием неточностей сборки, приводя-

щих к возущениям внутри платформы. Эф-

фективная виброизоляция в полуактивном 

режиме наблюдается начиная с частоты воз-

мущений 38 Гц, где значение КПАВ меньше 

единицы. 

Сравнивая графики для различных значе-

ний управляющей силы тока, видно, что 

увеличение силы тока, напрямую связанное 

с увеличением магнитного поля, воздейст-

вующего на МРЭ, смещает частоты резонан-

сов в область более низких частот. 

Относительно предыдущих испытаний 

демпферов [7] резонансы системы в целом 

сместились в область низких частот, пред-

положительно за счет значительного увели-

чения массы платформы по сравнению с 

массой одного демпфера. 

При сравнении двух графиков при макси-

мальной силе тока 0,8 А и при отсутствии 

тока получено, что коэффициент передачи 

амплитуды виброперемещений первого ре-

зонанса при увеличении тока увеличивается 

на 10%, второго резонанса - уменьшается на 

10%. 

 

5 Заключение 

 

Проведенный эксперимент по исследова-

нию АЧХ платформы позволил оценить 

диапазон эффективной виброизоляции 

платформы в полуактивном режиме: от 38 

до 100 Гц. При увеличении частоты колеба-

ний влияние управляющего тока на КПАВ 

не значительно. 

КПАВ первого резонанса с увеличением 

управляющего тока увеличивается макси-

мум в 1,02 раза, для второго резонанса 

уменьшается максимум в 1,08 раза. Измене-

ние КПАВ нельзя назвать значительным. 

Увеличение управляющего тока позволя-

ет несколько сместить оба резонанса в об-

ласть более низких частот, однако величины 

в единицы герц на данных частотах недоста-

точно для эффективной работы платформы. 

Следующим этапом работы будет изуче-

ние причин появления дополнительных ре-

зонансных частот и методы их устранения, а 

также программирование автоматизирован-

ной системы управления активым режимом 

виброизоляции. 
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DETERMINATION OF THE FREQUENCY CHARACTERISTICS OF

A MAGNETORHEOLOGICAL ELASTOMERS VIBRATION

CONTROL PLATFORM

To reduce the effects of external vibration disturbances, various methods of

vibration protection are used, including active, semi-active and passive vi-

bration isolation systems. For vibration isolation of modern precision

equipment, it is proposed to use a plate-like vibration isolation based on

magnetorheological elastomers. Studies of the frequency characteristics of

this platform and its management capabilities are necessary to determine the

effective modes of operation of the platform. Thanks to the tests on the vibra-

tion electrodynamic installation, the dependence of the coefficient of transfer

of the amplitude of vibration displacement on the oscillation frequency at

different currents was obtained and  showed that the effective range of vibra-

tion isolation is from 38 to 100 Hz.

Key words: Magnetorheological elastomer; semi-active vibration 

control; damper; resonance; vibration tests; vibration amplitude 

transmission coefficient
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