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1. ОБ Щ АЯ  ХАРАК ТЕРИ СТИ К А  Р АБ ОТЫ

Актуальность  темы.  Вибрация машин, в частности  главного  судового
двигателя,  стоит  в  ряду  наиболее  активных  отрицательных  технических  воз-
действий  на  речных  судах.  В  настоящее  время  вопросы  снижения  вибрации
занимают  определённое  место  в  науке  и  практике  судостроения.  Большое
внимание уделяется  системам снижения вибрации на стадии проектирования,
постройки и эксплуатации судна.  Тем  не менее, на 80  %  судов  вибрация пре-
вышает установленные нормы.

Наиболее  эффективным  методом  защиты  корпуса  судна  от  вибрации
является  изоляция  источника  вибрации.  Этот  метод  реализован  на  судовых
электростанциях  и даёт  хороший результат.  Виброизоляция  главных  двигате-
лей эффективна только  в  области  высоких  частот.  На низких частотах  вибра-
ции  судовые  двигатели  не  могут  быть  достаточно  изолированы  от  корпуса
судна,  поскольку  невозможно уменьшить  жёсткость  опоры до  необходимого
уровня.  Это препятствие  принципиальное, и обойти его  на основе традицион-
ных  виброизоляторов  невозможно.  Необходимы  виброизоляторы  с  жёстко-
стью,  зависящей  от  частоты  колебаний,  что  позволит  сохранить  положение
двигателя  относительно  корпуса  при медленном  изменении нагрузки  и одно-
временно изолировать корпус от вибрации.

В  настоящее  время  нет  обоснованных  предложений  по конструкции  и
расчёту  эффективных систем  виброизоляции главных  двигателей,  что  делает
актуальным  исследование в данной области.

Ц ель  работы.  Провести теоретические  и экспериментальные  исследо-
вания и на этой основе разработать  принципы эффективной изоляции корпуса
судна от вибрации главных  двигателей.

Задачи  исследования:
1.  Выполнить  анализ  известных  систем  судовой  виброизоляции  с  целью

определения  их  эффективности,  принципиальных  ограничений  и  основ-
ных конструктивных  проблем.

2.  Выбрать  оптимальную  структуру,  принцип  действия  и  рациональные
критерии  предельной  эффективности  и  работоспособности  виброизоли-
рующей  системы.

3.  Разработать  математические  модели  функционирования системы  низко-
частотной виброизоляции судовых  двигателей.

4.  Провести экспериментальные исследования теоретических  моделей.
5.  Разработать  инженерные  методы  расчёта  эффективных  виброизолирую-

щих систем.
Методика  исследования.  Основные  вопросы  функционирования

виброзащитной  системы  исследовались  тремя  независимыми  методами:
аналитическим,  численным  и  экспериментальным.  В  аналитических  иссле-



даваниях  использовались  математические  модели  и основные закономерно-
сти движения твёрдых тел, жидкостей  и газов.  Численные методы  использо-
вались  там, где  аналитическое  исследование  полной  модели  было  неоправ-
данно  сложным.  Проверка  численных  методик  состояла  в решении  простых
задач  с известными  результатами.  Экспериментальное  направление  исследо-
ваний опиралось на стандартные  методики, а также на оригинальные  методи-
ки  автора.  В  экспериментах  использовалось  оборудование  и приборы,  пове-
ренные в установленном порядке.

Научная  новизна  работы  состоит  в разработке  принципов эффектив-
ной  виброизоляции  главного  судового  двигателя;  в построении  модели виб-
роизоляции при условии  глубокого  изменения нагрузки; в получении  обосно-
ванных системных и конструктивных  решений. В частности, для эффективной
виброизоляции  необходимо  использовать  последовательное  сочетание  пнев-
матического  изолирующего  элемента  и  гидравлической  стабилизирующей
системы.

Рассмотрен  ряд  вопросов,  которые,  по  мнению  автора,  определяют
проблему  виброзащиты  как локальную  задачу конструирования эффективной
опоры, поскольку  вибрация двигателя  слабо  зависит от усилий  виброизолято-
ров. Это ставит на второй план традиционные вопросы механики  пространст-
венных колебаний твёрдого тела.

Отличие  известной  активной  виброзащиты  от  предлагаемой  системы
состоит  в  последовательном  соединении  пассивной  изолирующей  опоры  и
активного  стабилизирующего  устройства.  Жёсткость  пассивной части  выби-
рается по критерию эффективности, а не по критерию допустимых  смещений.
В  этом случае основные проблемы  устойчивости  и быстродействия  активных
систем  успешно  решаются.  Установлены  принципы  построения  пневмогид-
равлических  виброизоляторов  с  жёсткостью,  зависящей  от  частоты  колеба-
ний. Разработана  методика  расчёта  параметров  динамически устойчивой сис-
темы стабилизации.

На  основе  уравнений  гидромеханики  решена  задача  динамики  вязкой
жидкости  в  каналах  управляющих  устройств.  Разработана  модель  развития
вынужденных  колебаний  жидкости  в  каналах  опоры  и методы  их контроля.
Рассмотрено  влияние кавитации, вызываемой  колебаниями твёрдых  границ в
управляющих  устройствах.  .

Предложены  энергетические  критерии  потери  устойчивости  ламинар-
ного  потока,  согласно  которым  критическая  скорость  жидкости  зависит  от
абсолютных  размеров канала. Данный подход согласует теоретические  и экс-
периментальные значения критической скорости в узких  каналах.

Практическая  ценность  работы.  Предложена  методика  расчёта  ос-
новных  параметров  высокоэффективных  виброизолирующих  систем  для су-
довых  двигателей.  Разработаны  схемы  использования  энергетических ре-



сурсов  двигателя  для  поддержания  параметров  опоры.  Дана  практическая
методика  оценки допустимой  скорости изменения нагрузки  на  опору.  Разра-
ботана  методика  анализа пространственной  вибрации дизеля  для  произволь-
ных  параметров  восстанавливающей  силы.  Предложена  оценка эффективно-
сти виброизолирующей  и стабилизирующей  части опоры. Введены в практику
проектирования эффективные компьютерные программы  для расчёта  виброи-  -
золирующих  подвесок.  На уровне  технических  проектов  разработаны  конст-
рукции пневмогидравлических  опор различного назначения и  грузоподъемно-
сти.

Реализация  работы.  Результаты  исследований  реализованы  на  ряде
отечественных  предприятий. Некоторые положения диссертации  использова-
ны  при  проектировании  виброизолирующей  подвески  главного  двигателя
речного  теплохода  пр. 81470  Новосибирского  филиала  ЩТСБ МРФ. Виброи-
золирован дизель- генератор  К - 958м теплохода ОТА- 928 (ЗСРП).

.  Некоторые результаты диссертации использованы в серии виброизоли-
рованных  кресел оператора  СПК "Ракета" в Западно- Сибирском речном паро-
ходстве.  Разработан  и  передан  заказчику  проект  пневмогидравлической  под-
вески дизель- генератора  с  двигателем  8423/ 30  для  плавучего  крана Новоси-
бирского речного порта. Предложенные методики  использованы для проекти-
рования  виброизолирующей  подвески  дизель- генератора  с  двигателем
3415/ 18 в КБ ОАО  Барнаултрансмаш.  Реализованы виброзащитные  устройст-
ва  для  инерционных  грохотов  ГИСЛ- 62,  ГИСЛ- 82  на  Центральной  обогати-
тельной  фабрике  "Кузбасская"  в  г.  Междуреченске  и  на  угольном  разрезе
"Нерюнгринский"  АО  Якутуголь.  Разработана  подвеска  испытательного  виб-
ростенда для ОАО  "Электроагрегат"  в г. Новосибирске.

В  процессе  подготовки  диссертации  её  результаты  предлагались  ряду
предприятий,  в  т.ч.  Волжскому  автозаводу  для  повышения  плавности  хода
автомобилей  типа  ВАЗ- 2108,  Одесскому  машиностроительному  заводу  для
виброизоляции дизеля  Д21А1,  Свердловскому  СКБ для  виброизоляции при-
борного отсека массой 50  кг.

Материалы диссертации  широко используются  в учебном  процессе Но-
восибирской государственной  академии водного транспорта.  •

Апробация  работы.  Результаты  исследований  докладывались  на  сле-
дующих конференциях.  '  .- .• • :• • • .
1.  .  Всесоюзная  научно- техническая  конференция "Борьба  с  шумами  и  виб-

рацией", Ленинград,  19- 22  ноября, 1991  г.
2.  Третья  Всесоюзная  научно- техническая  конференция  "Вибрация  и  виб-

родиагностика. Проблемы стандартизации", Нижний Новгород,  1991  г.
3.  Экспонент Сибирской ярмарки, Новосибирск, 1992  г.
4.  Международная  конференция по борьбе  с  шумом  и  вибрацией "NOISE-

93", Санкт- Петербург,  31 мая -  3 июня 1993  г.



5.  Научно- технический  конкурс  "50  лучших  научных  работ  г.  Новосибир-
ска", Новосибирск, 1994  г.

6.  Ганноверская научно- техническая  выставка- ярмарка, г. Ганновер,  1994  г.
7.  .  Сибирская  конференция  по  прикладной  и  индустриальной  математике

памяти Л.В. Канторовича, Новосибирск, 1994  г.
8.  Третья  межбассейновая  научно- практическая  конференция, г.  Усть- Кут,

1995  г.
9.  Второй  Сибирский Конгресс по Прикладной и Индустриальной  Матема-

тике (INPRIM- 96), Новосибирск, 1996  г.
10.  Третий сибирский конгресс  по прикладной  и  индустриальной  математи-

ке (INPRIM- 98), памяти С.Л. Соболева, Новосибирск, 22- 28 июня 1998  г.
11.  Четвёртая  Всероссийская  научно- практическая  конференция  "Новое  в

экологии  и  безопасности  жизнедеятельности",  Санкт- Петербург,  16- 18
июня,  1999  г.

12.  Экспонент Сибирской ярмарки, Новосибирск, 1999  г.
13.  Третий  Корейско- Российский международный  симпозиум  "KORUS- 99",

Новосибирск,  1999  г.
Публикации. По результатам исследований опубликовано 43  работы,  в

т. ч. два патента РФ и шесть авторских свидетельства  на изобретение.
Объём  работы.  Основное  содержание  диссертации  изложено  на  250

стр.,  иллюстрировано  129  рисунками  и 8  приложениями.  Список  литературы
содержит  196 наименований.

2. СОДЕРЖАНИЕ  РАБОТЫ

Введение содержит  анализ  проблемы  повышения  эффективности виб-
роизоляции  судовых  двигателей  в  связи  с  ростом  их  вибрационной активно-
сти.  Во  введении  поставлены  задачи  теоретических  и  практических  исследо-
ваний.

В  первой главе  рассмотрена  проблема  виброизоляции на судах как за-
кономерный  результат  ускорения  технического  прогресса.  Сочетание  сталь-
ного корпуса, дизеля, гребного  винта  и традиционной архитектуры  судна соз-
даёт  предпосылки  появления  вибрации  на  большинстве  судов.  Особенность
речного судна состоит в ограничении осадки и других размерений из- за малой
глубины  большинства  судоходных  путей,  что  приводит  к  возрастанию  отно-
сительной энерговооружённости  судна и усилению вибрации.

Рассмотрены вопросы ограничения вибраций по медицинским и техни-
ческим  нормам. Показано, что  нормы допустимой  вибрации превышают  уро-
вень комфорта во всех судовых помещениях за исключением  медицинских.



Автором  доказано, что резиновые и стальные  виброизоляторы  принци-
пиально непригодны для низкочастотной виброзащиты судового  двигателя  по
двум  причинам: большая  статическая  просадка  и большие  размеры  упругого
элемента. Получено выражение коэффициента виброизоляции  К в

К
в

= zyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  ± —г  (1)

l
Eg

где  ю  -  угловая  частота  вынужденных  колебаний;
[о]  -  расчётное напряжение в материале упругого элемента;
а  -  характерный размер упругого элемента;
Е  -  модуль  упругости  материала;
g  -  ускорение свободного  падения.

И з  выражения  (1) следует,  что  применяемые  на судах  виброизоляторы
главных  двигателей  эффективны на частотах  свыше 63 Гц.

Современные средства  понижения жёсткости  основных упругих  эле-
ментов  основаны  на  применении  корректоров.  Сочетание  корректора  и  ли -
нейного упругого элемента  образует  виброизолятор  нулевой  жёсткости.  Ана-
лиз  работоспособности  механических  корректоров  выявил  ограничения  по
амплитуде  колебаний.  Установлено,  что  коэффициент поглощения  виброизо-
лятора нулевой жёсткости  определяется  зависимостью

Ф =  32- 17А,  (2)

где  f  -  плечо сил трения качения в механизме  корректора;
А  -  амплитуда  колебаний массы.

Современные  материалы  по  прочности  и  жёсткости  не  обеспечивают
необходимую  работоспособность  корректора,  который  на  амплитудах  судо-
вой вибрации становится неэффективным.

По мнению автора, единственным  направлением исследований в облас-
ти  защиты судна  от  вибрации является  повышение  эффективности виброизо-
лирующих  опор за счёт глубокого  снижения жёсткости.  '

Вторая  глава  рассматривает  модели передачи вибрации  в пневмогид-
равлических  опорах  на основе деления механических  движений на быстрые и
медленные  по  признаку  частоты.  Стандартные  частоты  судовой  вибрации
ограничены  диапазоном  1,4  -  90,0  Гц.  Механическое  воздействие  на  фунда-
мент  предлагается  считать  изменением  нагрузки,  если  его  частота  ниже
средней частоты  первой октавы  (2 Гц), и вибрацией, если частота  ниже сред-
ней частоты  последней октавы (63 Гц).



Схема  пневматической части  опоры (рис.  1) содержит  призматическую
полость  1, закрытую  с одного основания стенкой 2, а с другого — эластичным
уплотнением  3, которое опирается на фундамент 4  и поддерживает  двигатель.
Отверстие  5  в  корпусе  предназначено для  подачи  газа,  который своим  давле-
нием  Р  уравновешивает  внешнюю  нагрузку  G .  Общая жёсткость  опоры  за-
висит от жесткости  газа и уплотнения и равна их сумме.

У

Рис.  1.  Схема  газовой опоры

На основе уравнения Пуассона для адиабатного  сжатия идеального  газа
получим  собственную  частоту  колебаний  двигателя,  установленного  на
пневматической опоре  . .

„ ,  =   11Л.  =   0,59  1Г 0 ' 5 , (3)
КzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  Н

где  со* -  собственная частота,  Гц;

g  -  ускорение свободного  падения;

у  -  показатель адиабаты,zyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  у =  1,4;

Н -  высота столба  газа в опоре.

Расчёты  показывают,  что  для  эффективной виброизоляции  судового
двигателя достаточно  иметь высоту  опоры в пределах  3 - 5  см.

Специальные требования к активным системам  виброизоляции при ра-
боте  на судах  связаны  с  типом  источника  энергии для  опоры.  Предлагается
питать опоры газом  из цилиндра и жидкостью  от  системы  смазки дизеля,  что
возможно  при  давлении  в  опоре,  меньшем  чем  в  системе  смазки.  Давление
газа в цилиндре определяется  фазой рабочего  процесса  и может быть  выбрано

в  пределах  0,1  -  5,0  МПа.  Система  смазки  двигателя  всегда  может  быть
использована  для  питания  опоры  за  счёт  резерва  производительности
насоса  на номинальной частоте  вращения.  Подача среднего насоса  в  системе
смазки  равна  3,8  л/ с  при  давлении  0,51  МПа,  что  позволяет  питать  опоры
жидкостью и газом при давлении 0,2  -  0,4 МПа.
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Действие  гидравлической  части  опоры  (рис.  2)  должно  проявляться
только как стабилизирующее.  Это выполняется на низких частотах, когда си-
лы инерции в  каналах  становятся  несущественными  и жидкость  успевает  от-
слеживать  изменение нагрузки. Нижняя граница частотного диапазона  разде-
ляет два типа механического движения: медленные и быстрые.  До границы 2
Гц  свойства  виброизолятора  определяются  статической  характеристикой, ко-
торая получается  из уравнения неразрывности. Запишем уравнение неразрыв-
ности для расходов  через входную, выходную трубу и  дроссель

(Р о  -   Р КzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  I  (Рз ~ Ра №  _  2(Р -   Р 3 ) . ( h o  -   h ) 3

128- L,  128  L 3  ln ( r / r 0 )

где  Р о  -  давление питания опоры;

Р  -  давление в полости опоры;

dj  -  диаметр входного  трубопровода;

Lj  -  длина входного  трубопровода;

Р 3  -  давление в начале выходного  трубопровода;

Р а  -  атмосферное давление;

с!з  -  диаметр выходного  трубопровода;

L3  -  длина выходного  трубопровода;

h o  -  средний зазор дросселя;

h  -   отклонение от среднего  зазора;

г  -   внешний радиус дросселя;

го  -  внутренний радиус дросселя.

Выразим  приложенный к опоре  вес  G , через  площадь  опоры  А,  дав-
ление на входе в опору и атмосферное давление

Зависимость усилия  опоры от зазора дросселя, построенная по уравне-
нию (5), отличается  от статической  характеристики  линейного упругого  эле-
мента тем, что не проходит через начало координат.



Для оптимизации системы стабилизации определим  статическую  жёст-
кость опоры как производную от веса на опоре по смещению дросселя h.

dh

Рис.  2. Схема питания опоры жидкостью

3AP odi4ln(r/ ro)

(6)

Далее  в  работе  исследовано  влияние всех  параметров  на  жёсткость  и
предложены  оптимальные  значения диаметров  трубопроводов  и  зазора  дрос-
селя.  Исследования показали, что  статическая  жёсткость  опоры  может  быть
сопоставимой,  а  при необходимости,  в  несколько раз  большей,  чем  у  тради-
ционных виброизоляторов.

Динамическая модель  опоры рассмотрена для  анализа быстрых  движе-
ний  в  диапазоне  частот  вибрации.  Совместное  уравнение  динамики  массы
жидкости в зазоре и выходной трубе дросселя
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d Q 2  =  ( P - P a  - P V 2  - P V 3 ) - S 2  - S 3  [  d 2 yzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  n- r- L
2
  - S 3( L 2  - L 3 )

dt p - ( L 2 - S 3 + L 3 - S 2 )  d t 2  ( S 3 L 2 + S 2 L 3 )
(7)

где  Руг  -  вязкое сопротивление  зазора;

P V 3  -  вязкое сопротивление выходной трубы;

5 2  -  площадь сечения зазора;

5 3  -  площадь сечения выходной трубы;

у  -  проекция смещения двигателя  на активную ось опоры;
р  -  плотность жидкости.

Исследование динамических  свойств опоры с помощью численного ин -
тегрирования  проводилось  в  октавных  полосах  частот  вибрации.  В  области
параметров  опоры,  согласованной  со  средней  моделью  судового  двигателя,
получена  картина  зависимости  жёсткости  опоры  от  частоты  колебаний
(рис.3).

Рис. 3. Зависимость жёсткости опоры от частоты  колебаний и радиуса
дросселя:  г =  5см - 1;  г= 4см - 2;  г =  3ем- 3;  г= 2см - 4;  г =  1см- 5.

Полученные  графики  показывают  резкое  снижение  жёсткости  опоры
при увеличении частоты  колебаний, чего никогда  не наблюдается  в линейных
подвесках.  Это качество является ценным для решения задач виброизоляции.

Важным  вопросом  проектирования виброизолирующей  опоры является
быстродействие,  которое  определяется  допустимой  скоростью  приложения
нагрузки.  Для  вычисления допустимой  скорости  приложения  нагрузки  пред-
положим, что реакция опоры обусловлена  давлением  газа, который  сжимается
в  процессе  нарастания  нагрузки  поступающей  жидкостью  и  уравновешивает
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нагрузку.  Дифференцируя  давление  в  опоре  по времени  и умножая  его  на
площадь опоры, получим  допустимую  скорость изменения нагрузки в виде

G =  0,0109- Р (

W
o

-
7td4t  P o - P j

128

0,4

W o *d 4 A( P o - P i )

[ . „  7Ki4t  P o - P j
(8)

128

где  Р, -  начальное давление в опоре;
Wo  -  средний объём  газа в опоре;
d  -  диаметр входного и выходного  трубопровода;
t  -  время от момента приложения нагрузки;
ц  -  вязкость жидкости.

Скорость изменения нагрузки максимальна в момент  t =  О

-   _ 0 !0109P i u d 4 A( P o - P j )
(9)

Собственные  частоты  колебаний судовых  двигателей  существенно  вы-
ше  частот  судовой  вибрации,  что позволяет  использовать  модель  твёрдого
тела для  исследования  виброзащитных  свойств  подвески. Уравнение  динами-
ки для дизеля, установленного  на активной подвеске,  имеет вид

Aq+ Bq +  Cq =  Xf( t , q , q , q , J q d t , G , F P i ) ,  (10)

где  А,В,С  - матрицыинерционных, демпфирующих  и упругих  коэффици-

ентов;  .

q,q,q  -  обобщённые координаты и производные;

.  Fpi -  сила давления газа в опоре  i .

Смещение  точек  крепления к дизелю  виброизолирующих  опор  нахо-
дится по теореме  Эйлера о движении твёрдого  тела

( i i )
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где  XXJ  -  проекция н а ось х  смещ ен ия точк и к реплен ия двигателя ;

y
yi
  -  то же  для оси  у;

z z j  -  то  же  для оси  z  ;

XJ , VJ , Z J  -  координаты точки  крепления оп оры  i .

П риращ ен ие  зазора  дросселя  опоры  i  равн о  сумме  проекций смещ ен ия

на  активную  ось опоры  у  j

< 12>
где  a  2 i , p 2i > У 2i  " н аправляющ ие  косинусы осей опоры  i .

Осевое  усилие  оп оры  i  даёт  проекции  н а  оси  подвижн ой  системы  ко -
ординат  и  создаёт  момен ты  вокруг  э тих  осей.  Указанные  проекции  входят  в
правые  части  уравнений  дин амик и  массы  дизеля .  В  соответствии  с  прин яты -
ми  обозначениями си лы давлен ия  газа  в опорах  равн ы

F P 2  =  A] T P iP 2 i ;  F P 3  =  Л Ј  P i Y 2 i ;

(13)

где  s  -  количество  оп ор в  подвеске;

Р  i  -  давлен ие  газа  в опоре  i .

П роведён н ое  моделирован ие  позволило  получить  обш ирн ый  материал
по  колебан иям  виброизолирован н ого  дизеля ,  устан овлен н ого  н а  высокоэф -
ф ективн ой подвеске  (рис. 4) .

Диаграмма  (рис.  5),  обобщающая  первичный  материал,  построена  для
шести  координат в диапазон е частот  вынуждающих  сил.
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a.'szyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  A

Рис. 4. Осциллограммы  шести обобщённых  координат
на номинальной частоте вращения

Рис. 5. Амплитуды колебаний двигателя  по шести обобщённым
координатам для пневмогидравлической  (слева) и традиционной

линейной подвески
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Каждая точка дизеля совершает  пространственные колебания в ограни-
ченной трёхмерной  области.  Вид  этих  траекторий  (рис. 6)  для  виброизолиро-
ванного двигателя  зависит от частоты  вьшуждающих  сил и моментов, от рас-
пределения масс и вида силовых характеристик  виброизоляторов.

td.t- 7

- 2 .44Е- 4

L,(q,) =  67 ДБ

L,(q2)= 67fl5

1_,,(д
э
)=56дБ

Рис. 6. Траектория центра масс дизеля при частоте  вращения 927 мин

Общая картина вибрации дизеля может  быть  представлена  в форме ам-
плитудно- частотной  характеристики  (АЧХ).  Рассмотрим  продуктивный  путь
построения АЧХ.  Будем  трактовать  аргумент  периодической функции расши-
ренно, а именно

<t> =   J k ( t ) d t .
о

Пусть частота  k =  k(t)  -  линейная функция времени t ,  тогда

(14)

(15)

где  а  -  постоянная скорость изменения частоты.

В  этом случае аргументом  периодической функции будет угол

(16)

о  о

Пусть имеем гармоническую  функцию х с её производными
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x =  a - Sin(kt);  x = a k - C o s( k t ) ;  x =  - a k 2  Sin(kt).  (17)

где  а  -  амплитуда колебаний;
k  -  частота  гармонического процесса.

Сумма  квадратов  перемещения  и  скорости  даёт  значение  амплитуды,
независящее от времени, но зависящее от частотыzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  к

"Г zyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA
  +

F
Амплитуда  из суммы квадратов скорости и ускорения

а  =

(18)

(19)

а' +  а*
Среднее арифметическое двух амплитуд  а  =   даёт  качественную

амплитудно- частотную  характеристику  (рис. 7, 8, 9).

Рис. 7. Амплитудно- частотные  характеристики траверсных и верти-
, кальных колебаний дизеля

Как  видно  из  полученных  характеристик,  численное  интегрирование
даёт  такие же  собственные  частоты,  как при решении частотного  уравнения
двенадцатого  порядка.  В  то  же  время,  АЧХ  содержат  больше  качественной
информации. В целом следует отметить хорошее согласование классических и
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численных  методов  и  несомненное  преимущество  последних  в  информатив-
ности  и  полноте  картины.  Численные  методы  не  имеют  ограничении  на  вид
силовой характеристики опоры.

Рис. 8. Амплитудно- частотные  характеристики продольных  и пово-
ротных колебаний дизеля вокруг  горизонтальной поперечной оси с анти-

резонансом на частоте  105,5  рад/ с

Рис. 9. Амплитудно- частотные  характеристики  поворотных колебаний
дизеля вокруг вертикальной и продольной оси

Построение  АЧХ  для  активной системы  виброизоляции  требует пояс-
нений. В линейной системе построение безразмерной АЧХ  выполняется деле-
нием истинной амплитуды  на равновесную.  В  активной системе  виброизоля-
ими невозможно сформулировать  понятие жёсткости  в общепринятом  смысле

17



с =  dF/ dx  , поскольку  амплитуда  колебаний нелинейно зависит  от  амплитуды
и частоты  вынуждающей  силы. В связи с этим, понятие жёсткости  можно вве-
сти  условно,  если  принять  жёсткость  пневмогидравлической  опоры,  равной
жесткости газа при адиабатном  сжатии.

Рис.  10. Амплитудно- частотные  характеристики колебаний двигателя,
установленного  на активной подвеске

Для  того,  чтобы  подчеркнуть  различие  между  активной  и  линейной
подвесками,  на  рис.  10  показаны  АЧХ  системы  виброизоляции,  в  которой
стабилизирующие  усилия введены только в чётных  обобщённых  координатах.
И з рисунка видно, что АЧХ  стабилизированных координат выходят практиче-
ски из нуля,  а  это возможно только для  высокой жёсткости  подвески  на низ-
ких частотах.

Третья  глава  посвящена  основным  вопросам  синтеза  системы  стаби-
лизации  двигателя  относительно  основания.  Рассмотрено  сопротивление
управляющего  дросселя  при  ламинарном  и турбулентном  режиме  течения,  а
также местное сопротивление дросселя.

Исследовано стационарное течение  несжимаемой  вязкой жидкости  ме-
жду  двумя  близкими  дисками.  Для  этого  использованы  уравнения  Навье-
Стокса  в  цилиндрической  системе  координат.  Показано,  что  уравнения  для
азимутальной  составляющей скорости тождественно  равны нулю, а уравнения
для радиальной и осевой скорости принимают вид
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т
  дтzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  р  дт

0 = - - —.   (20)
р дт.

дР

И з второго  уравнения  видно, что  —  =  0,  т.е. давление  является  функ-
Ьг

цисй только одной координаты  -   радиуса  г.  Уравнение  несжимаемости  при-
5(rVr)

нимает  вид:  '  — =  0;  для  постоянного  зазора  этот  результат  очевиден.
дт

Предположим, что  эпюр скоростей  в  поперечном  сечении  имеет  вид  квадра-
тичной  параболы  Пуазёйля, тогда,  введя  обозначение  C =  Q/ (4nh),  получим
радиальную  скорость жидкости в любой точке между дисками

СzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  С  72

Vr= - - ~,  (21)
г  г  п

2

где  z  -  расстояние по нормали к средней плоскости дросселя.
После подстановки  этих  выражений  получим  перепад  давления  в  лю-

бой точке между дисками при установившемся  ламинарном течении

(22)

Построение детальной модели турбулентного  течения в зазоре дросселя
осложняется  нелинейным  характером  явления.  Построение  приближённой
модели  может  быть  сделано, если допустить,  что  отношение коэффициентов
сопротивления трубы  и дросселя  при турбулентном  режиме  будет  равно  от-
ношению этих  коэффициентов при ламинарном режиме.  Выделим  коэффици-
ент  сопротивления  X  из зависимости перепада  давления для  дросселя, тогда
формула  примет стандартный  вид

Р - Р о = - 2 р С *  1 - -   _ -

(23)

8ii

где  X =   —  коэффициент сопротивления дросселя;
p - V- h

L =  r — ro  -  радиальная длина потока;

V -  средняя скорость течения.
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Задавая  число  Рейнольдса  для  плоской  кольцевой  щели,  получим  ко-
эффициент сопротивления дросселя

Этот  коэффициент вчетверо  меньше, чем  для круглой  трубы  и  в  соот-
ветствии с принятой гипотезой  полагаем, что  и при турбулентном  режиме  это
отношение сохранится.

Расчёт  местного  сопротивления основан на законе сохранения  энергии
в  форме уравнения Бернулли и определяется  по формуле Вейсбаха

(25)

где  к  -  коэффициент расхода.

В  тонких  щелях  золотников  гидравлических  систем  коэффициент рас-
хода  к = 0,56.

Характер  зависимости  местных  потерь  от  параметров  потока  принци-
пиально отличается  от  зависимости  сопротивления  для  ламинарного  потока.
Два  указанных  вида  потерь  могут  конкурировать  в  некоторой  области  пара-
метров дросселя.  Найдём  размер  щели  дросселя,  при котором  сопротивление
трения равно местным потерям

„  _ . , -   -
г
кУ

2
( '"( г/ г

о
))

а

"*  *  рр

Анализ  формулы  (26) дает значение  п ^  = 50 - 100  мкм.

Пути  снижения расхода  рабочей  жидкости  рассмотрены  на  модели  с
ламинарным режимом  течения. Предлагается  изменить конструкцию  клапана
в  сторону  увеличения  сопротивления  следующим  образом.  Плоские упругие
кольца соединяются  в  нескольких точках  по окружности  в шахматном  поря*»
ке.  Пакет колец образует цилиндр с непроницаемой стенкой в сжатом  состоя-
нии  и щелевой дроссель  при увеличении расстояния между  крайними кольца-
ми.

Допустим,  что  расход  жидкости  Q s  через  щель  переменной  высоты

z(x)  пропорционален в каждой точке третьей  степени высоты зазора, тогда

(27)
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Сопротивление ячейки дросселя  в сравнении с каналом постоянной вы-
соты дает отношение

ф =  - ^ - =  0,2528.  (28)

И з выражения (28)  видно, что  в  канале  переменного  сечения  расход
снижается  вчетверо.  Дальнейшее  снижение  расхода  возможно,  если  раз-
бить  вей  сечение  дросселя  на  ячейки.  Расход,  через  ячеистый  дроссель,  со-
стоящий из  п  колец, равен

2л - ф - Р - п 3

2  ,   R

n  p - ln —

(29)

Итак,  клапан  виброизолирующей  опоры  дизеля,  выполненный  в  виде
пакета  щелевых  дросселей,  позволяет  резко сократить  расход  рабочей  жидко-
сти и снимает верхнее  ограничение на амплитуду  колебаний.

Одним  из вопросов синтеза  проточной части  является  определение  ре-
жима  движения  жидкости.  Пусть  течение  на  участке  круглой  бесконечной
трубы  имеет среднюю скорость  V.  Кинетическая энергия потока равна

8 - р
(30)

V- p - d
где  Re =  — - —  -  число Рейнольдса;

L  -  длина участка  трубы;zyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  •   '

Составим отношение энергии потока к площади поверхности  трубы

Введём  критерий сохранения устойчивости  потока  в  виде  критической
удельной  энергии  а  <,  о к р  . Для  воды  результат  близкий  к реальности  полу-
чается,  если использовать  в качестве  критерия энергию  поверхностного  натя-
жения между водой и воздухом

°кр  =  0,073 Дж/ м1.  ,  (32)

Опираясь на это значение, получим  критическое  число  Рейнольдса  для
течения воды в трубе диаметром  d

21



СЗЗ)

Далее  предложен  второй  возможный  путь  определения  критического
числа  Реинольдса.  Допустим,  что  поток теряет  устойчивость,  когда  градиент
объемной  удельной  кинетической  энергии  по  сечению  становится  больше
некоторого значения

gr a d E > U K p .  (34)

Например, для воды  UzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA щ, = 24 Дж/кг/м.

Найдём наибольший градиент, приравняв нулю производную  градиента
по радиусу потока

dr
2  m a X

[
R

4
  R

2 (35)
( 3 5 >

Критическое  значение числа  Реинольдса  по второй  гипотезе  также  за-
висит от плотности, размеров потока и вязкости

N/ J- u -̂ d
3

- кр
R e K D = J "  к р

:  (36)

Два  рассмотренных  способа  дают  реальные  значения  Re^,  для  узких

каналов и могут быть использованы в практических  расчётах.
Учёт  динамики  жидкости  в  опоре  необходим  для  исключения  резо-

нансных явлений путём  удаления  собственных  и  вынуждающих  частот,  либо
за  счёт  высокого  трения  жидкости  в  трубе.  Собственная  частота  Xj  малых
колебаний жидкости как твердого тела во входной трубе

^o- Wb- L, • < 3 7 >

С учётом  этого, критический диаметр  входной трубы  пневмогидравли-
ческой  опоры, обеспечивающий  подавление  резонансного пика, определится
из условия
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(38)

Далее  в  работе  рассмотрен  численный  алгоритм  расчета  течения  в
круглом  и плоском канале и выявлены количественные  признаки перехода  от
согласованного движения слоев к течениям с "обратными токами".

В  работе  рассмотрено  гидромеханическое  взаимодействие  близких по-
верхностей,  погруженных  в  жидкость,  поскольку  качество  работы  пневмо-
гидравлической  опоры  зависит  от  необратимых  потерь  энергии  при  колеба-
ниях.

Давление  между двумя близкими соосными дисками, погруженными  в

жидкость  и  движущимися  с  постоянной  скоростью  h  от  начала  координат
вдоль  оси  z  , определено  через  уравнения  Навье- Стокса.  Найдена  осевая со-
ставляющая скорости жидкости между дисками

Z  2 h ( /   3 h 2

Определено давление между дисками

(39)

(40)

где  г ф  = -  радиус, на котором радиальная скорость равна  нулю.

Сила  взаимодействия  дисков  определена  как  интеграл  от  давления  по
площади поверхности дисков

р _  3 Ьцтт

2  h 3 4

1
г

г„

(41)

Путём  численного  интегрирования  уравнения  динамики  рассмотрено
влияние вязких сил управляющего  дросселя  на передачу  вибрации и показано,
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что  достижение  низкого уровня  вязких сил (минус  100 дБ) возможно для за-
зоров дросселя, больших  160 мкм.

Зазор дросселя, при котором вязкие и упругие силы выравниваются, за-
висит от амплитуды  колебаний  у о ,  вязкой  силы  при единичной  скорости и
единичном зазоре  к , угловой  частоты колебаний  ю и жёсткости  газа с  в опо-

(42)
zzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  ц ее - о

где  8 =  1 -  норма вязких сил.

Исследовано явление кавитации между  подвижными близкими поверх-
ностями.  Показано, что уменьшение  зазора  после  появления  кавитации при-
водит  к  снижению  силы  взаимодействия  дисков.  Возможно,  это связано  с
асимметрией  вязкой силы,  которая при сближении  противодействует  движе-
нию, а при удалении дисков равна нулю из- за кавитации.

В  четвёртой главе рассмотрены  вопросы автоматического  управления
внброзащнтной  системой.  Повышение  эффективности  систем  виброзащиты
возможно только в сочетании  пассивной системы  виброизоляции и активной
системы стабилизации положения защищаемого объекта  (рис. 11) По мнению
автора,  традиционное  определение  активной  виброизоляции  как  системы,
компенсирующей  переменное усилие  на фундаменте, не может  быть  основой
для  синтеза  судовой  низкочастотной  виброзащиты.  В  частности,  традицион-
ное определение  подразумевает  наличие  некоторой массы, не связанной с ди-
зелем  и корпусом  судна.  По- видимому,  на низких частотах  такая  масса  была
бы слишком большой.

Принцип работы  пассивной части системы  заключается  в отстройке от
частот  вынуждающих  сил в заданном  высокочастотном  диапазоне.  Активная
стабилизирующая  часть  системы  отслеживает  внешнюю  низкочастотную на-
грузку  и  вырабатывает  компенсирующее  усилие.  Такая  система  выходит за
рамки  традиционного  определения,  но считается  активной  внброзащитной
системой по признаку потребления энергии.

Простейшим  критерием  эффективности виброизоляции является  коэф-
фициент передачи силы

(43)

где  R o  -  амплитуда  силы, приложенной к основанию;

F o  -  амплитуда  вынуждающей  силы.

2 4 .



Возмущающее  воздействие:
упор винта и крутящий  момент

Регулируемый  объектzyxwvutsrqponmlkjihgfedcbaZYXWVUTSRQPONMLKJIHGFEDCBA  -  дизепь

Ј  | (Регулирующий  орган]  (Измерительное  устройство]  I
К  {   (зазовая опора)  J  [   (гидравлический клапан)  I |

S L  1  . - « - I  —- =!•  -  •

Задающее  устройство
(насос  объемного  действия)

Рис.  11. Схема системы стабилизации положения дизеля относительно
•   •   • - • • - •   корпуса  судна

По  аналогии с коэффициентом передачи,  предлагается  критерий эф -
фективности стабилизации Kg

(44)K J  OS
S  =   *

Уо

где  y o s  -  стабилизированное отклонение защищаемой массы;

у 0  -  равновесное отклонение массы на газовой опоре.

На  основе  уравнения  динамики  управляемой  системы  рассмотрены
различные  алгоритмы  управления  и показано, что  управление  по выбранной
координате  стабилизирует  её (и все  другие  более  высокого  порядка)  вблизи
нулевого  значения. Рассмотрены  нелинейные законы управления и на  приме-
ре внезапного приложения нагрузки установлено, что кубическая  зависимость
управляющего  сигнала уменьшает  время переходных  процессов.

Автоматическая  система  виброизоляции  (рис.  12),  должна  быть  дина-
мически устойчивой в определённой области  параметров.

Уравнения динамики массы и кинематики жидкости в системе  виброи-
золяции (рис. 12)  . . . . . .

•   •   •   •   d 2 dv

dt  A
(45)
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где m  - масса;
b  -  коэффициент вязкого трения;
с  -  коэффициент жёсткости;
G  -  сила веса.

1 G

Рис.  12. Автоматическая  виброизолирующая  система

Исследована  устойчивость  движения в  первом приближении в  соответ-
ствии с теоремой  А.М. Ляпунова, т.е.  по корням характеристического  уравне-
ния

.  •   •   ч п

О,  (46)
2Ah o  '

где  Q2o  -  среднее значение расхода жидкости через  опору.

Области  устойчивости  (рис.  13), построенные  по формуле,  могут  быть
использованы  для  выбора  коэффициента  демпфирования  в  зависимости  от
основных параметров  системы.

Рассмотренный ранее аналитический подход неоправданно  усложняет-
ся в нелинейных системах.  В связи с этим предлагается  численное интегриро-
вание уравнений  динамики массы, установленной  на  активной  подвеске.  Та-
кое  исследование  проведено  для  одноосной  модели  и  для  полной  модели  с
шестью степенями свободы.

В  заключение отмечается,  что  в  общей  области  параметров  аналити-
ческое и численное решение дают близкий результат и дополняют друг друга.

Исследование  эффективности виброзащиты  проведено  для  линейных
подвесок  высокой  жёсткости,  низкой жёсткости  и  для  активных  подвесок,  в
которых жёсткость  зависит от частоты  колебаний (рис.  14, рис.  15).

26



Ь.Ис/ м

Устойтяо

i  i
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Р*ис. 13. Области устойчивости  для  коэффициента демпфирования
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ига  3oo Частота, рад^с

Рис.  14. Зависимость виброизоляции от частоты
для активной  подвески
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но  зпо  350  зоо  Частота,   рад/ с

Рис.  15. Зависимость перепада  от частоты
для активной подвески

В  пятой  главе  рассмотрены  результаты  экспериментальных  исследо-
ваний  автора,  проведённые  для  отдельных  элементов  системы  и для  пневмо-
гидравлических  опор.

Гидравлические  испытания  управляемого  дросселя  по предложенной
автором  методике  позволили  провести  моделирование  работы  управляющего
дросселя  в реальной  области  параметров.  Дано описание  экспериментальных
стендов  для  проверки  основных  положений  теории,  рассмотренных  ранее.
Проведён статистический анализ  результатов.

Методика  экспериментальной  проверки  состояла  в  систематическом
измерении просвета  дросселя  от нулевого  значения, определённого  при пода-
че масла, равной нулю.  Эксперименты состояли из серий, в которых  постоян-
ной  оставалась  нагрузка,  размеры  дросселя  и  вязкость  масла.  Показания ин-
дикаторов  и манометра  снимались  визуально.  Данные  обрабатывались  по  за-
ранее  разработанной  методике.  Общая  картина  испытаний  отличается  ста-
бильностью показаний в сериях с одинаковой нагрузкой.

Анализ  результатов,  проведённый  для  различных  гипотез  сопротивле-
ния  дросселя,  показал,  что  для  узких  поясков  клапана  наиболее  достоверна
гипотеза  о турбулентном  режиме движения  (рис.  16), а для  широких поясков
наиболее вероятен ламинарный шш смешанный режим течения.  Такая карти-
на соответствует числу  Рейнольдса  не меньшему,  чем  Re =  3,32.  Режимы те-
чения исследовались также на воде.
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h, мкм

Рис.  16. Зависимость зазора от нагрузки для узких  поясков дросселя
(1 -  измеренный зазор; 2  -  зазор по гипотезе  турбулентного

течения; 3 -  зазор по гипотезе ламинарного течения)

Передача вибрации через  воздух исследовалась  с целью проверки нере-
зонансной деформации газа  в опоре  на частотах  судовой  вибрации. Исследо-
вания,  проведённые  на  разработанном  автором  стенде,  показали,  что,  по
крайней  мере, до частоты  100  Гц  газ  в  опоре деформируется  как упругое ли-
нейное тело.

Исследована  динамика  газа  в  отверстии  для  оценки влияния  смежных
полостей  на жёсткость  опоры. На частоте  100  Гц отношение диаметра  опоры
к диаметру  какого- либо отверстия должно быть более  20.

Статические  испытания проводились  на стандартных  виброизоляторах
АКСС- 400и для отработки методики испытаний.

Исследование  вынужденных  колебаний  виброизолированного  дизеля
проводилось  в  лабораторных  условиях  с  целью  определения  эффективности
подвески  пониженной  жёсткости.  Показано,  что  снижение  жёсткости  опор
благоприятно  влияет  на  эффективность  виброизоляции.  Оригинальная  мето-
дика  регистрации  колебаний  дизель- генератора  TGL18051  с  помощью  тензо-
метрической  системы  позволила  надёжно  измерять  колебания любой  низкой
частоты. Дано подробное описание оборудования  и методики испытаний.

Исследованы  свободные  колебания агрегата  методом  сотрясений  с  ре-
гистрацией затухающих колебаний.

Стендовые  испытания  активного  пневмогидравлического  виброизоля-
тора  проводились  на частоте  30  Гц  на специальном  стенде.  Даётся  описание
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основных  элементов  установки,  принципы  их  проектирования  и  методика
проведения измерений.

В  результате проведённых  исследований  установлено,  что  виброизоля-
ция пневмогидравлической  опоры составила  19  -  28 дБ  по ускорению  на час-
тоте 30 Гц.

З АК ЛЮ ЧЕН И Е

1.  Вибрация судов является одним из нежелательных  факторов, влияющих  на
качество труда  экипажа, обитаемость  помещений судов, прочность корпу-
са и долговечность  судовых систем, связанных с дизелем.

2.  Многочисленные  исследования  отечественных  и  зарубежных  учёных,  а
также  собственные  исследования автора  показали, что на большинстве со-
временных  речных  судов вибрация превышает  установленные  санитарные
нормы на  15-  20 дБ  в  октавных  полосах  16,  32,  63  Гц.  В  различных  судо-
вых  помещениях  превышение норм  практически  одинаковое, несмотря на
существенное различие в уровне вибрации.

3.  Современные  нормы  допустимой  вибрации  ориентированы  на  сущест-
вующий  уровень  техники  и выполняют только  контрольную  роль  в проек-
тировании  и  эксплуатации  судов.  Нормы  вибрации  практически  во  всех
помещениях речных судов не отвечают  требованиям комфорта.

4.  Основными источниками вибрации являются двигатель  и движитель.  Сни-
зить виброактивность  источников не представляется  возможным, посколь-
ку это несовместимо с их принципом действия.

5.  Снижение вибрации  на  судах  может  быть  достигнуто  путём  виброизоля-
ции  источника  или  защищаемого  объекта,  демпфированием  колебаний  и
рациональным  расположением  помещений.  Современные  методы  защиты
судна  от  вибрации  главных  двигателей  эффективны только  для  частот  от
63 Гц и выше.

6.  Установлено,  что  традиционные  способы  виброизоляции, основанные  на
применении резиновых  и стальных  упругих  элементов,  принципиально не
обеспечивают  низкочастотную  защиту  корпуса  судна  от  вибрации  главно-
го  двигателя.

7.  Характеристики  вибрации современных  дизелей  поддаются  обобщению  и
показывают  устойчивую  зависимость  уровня  виброускорения  от  частоты
колебаний. На основании этого исследования  предложены  модели  средне-
го дизеля, средней опоры, средней системы смазки.

8.  Наилучшим  средством  виброизоляции  в  судовых  условиях  является  сжа-
тый газ. Габарит  газовой опоры не превышает  габарит традиционного виб-
роизолятора, но обеспечивает  собственную частоту менее 4 Гц.
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9.  Жёсткость  газовой  опоры  может  быть  увеличена  в  области  низких  частот
до  необходимого  уровня  за  счёт применения автоматической  гидравличе-
ской системы стабилизации.

10. Виброзащитная  система, состоящая из газовой  опоры низкой жёсткости  и
устройства  автоматической  стабилизации, не требует специального  источ-
ника энергии и может использовать ресурсы дизеля.

11. Проведенные  исследования  показали  существование  областей  динамиче-
ской устойчивости  системы  управления  в  области  параметров,  совмести-
мой с ресурсами  дизеля.

12. Получены  критерии потери устойчивости  потока вязкой жидкости  в  узких
каналах управляющего  дросселя системы стабилизации.

13. На  основе  уравнений  динамики  жидкости  исследованы  зависимости  со-
противления управляющего  дросселя для ламинарного потока. Исследова-
но турбулентное  течение в дросселе  и местное сопротивление дросселя.

14. Разработанные  компьютерные  программы  для  расчета  колебаний  дизеля
позволяют  получать  картину  движения  любой  точки  дизеля  для  произ-
вольной восстанавливающей  и вынуждающей  силы, в т.ч. для  автоматиче-
ских систем стабилизации положения дизеля.

15. Разработана  оригинальная  методика  исследования  колебаний  виброизо-
лированного дизеля  на основе построения амплитудно- частотных  характе-
ристик с применением компьютерного моделирования.

16. Проведены  экспериментальные  исследования  основных  элементов  пнев-
могидравлической  виброизолирующей  опоры.  Испытания дросселя  в  ши-
роких  диапазонах  давления  и  расхода  показали  адекватность  теории  и
эксперимента для различных моделей течения.

17. Экспериментальные  исследования  передачи  вибрации  через  воздух  под-
твердили  гипотезу  о  нерезонансной деформации воздушного  объёма  в по-
лости опоры до частот  не менее  100 Гц.

18. Проведены  статические  испытания  стандартных  виброизоляторов  типа
АКСС с целью отработки методики измерения жёсткости.

19. Проведены стендовые  испытания вынужденных  колебаний виброизолиро-
ванного дизеля на подвеске низкой жёсткости  с использованием специаль-
ной тензометрической системы регистрации колебаний.

20. Исследование свободных  колебаний дизеля  на подвеске  низкой жёсткости
показали высокую  эффективность виброизоляции.

21. В  лабораторных  условиях  экспериментально  определена  работоспособ-
ность пневмогидравлической опоры на частоте  30 Гц.

22. Разработан ряд компьютерных  программ для расчёта  колебаний виброизо-
лированного  агрегата.  Методические  указания  на  основе  этих  программ
нашли применение в  проекте  виброизоляции дизель- генератора  с  трёхци-
линдровым двигателем  размерности  15/18  на ОАО  "Барнаултрансмаш".
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23. Разработана  методика  расчёта  и  проектирования  пиевмогидравлической
системы  виброизоляции от  уровня технического  задания до  технического
проекта. Ряд конструкций, разработанных  по этой методике,  предложен  к
применению  на  промышленных  предприятиях,  в  т.ч.  в  Новосибирском
речном порту,. ОАО  "Электроагрегат"  в  г.  Новосибирске, ОАО  "Барнаул-
трансмаш". Алтайском  моторном заводе.

3. ПУБЛИКАЦИИ ПО ТЕМЕ ДИССЕРТАЦИИ

1.  А.С.  1293407.  Корректор жёсткости./   A.M.  Барановский.  -  Опубл.  в Б.И.
№  8, 28.02.87. -  2 с.

2.  А.С.  1320562.  Корректор  жёсткости  /   А.К.  Зуев,  A.M.  Барановский.  -
Опубл. в Б.И. №  24, 30.06.87.  -  2 с.

3.  АС .  1386042. Нелинейный корректор  жесткости./   А.К.  Зуев,  С.П.  Глуш-
ков, В  Ю. Гросс, А.М. Барановский. -  Опубл.  в Б.И. №  18, 1989  -  4 с.

4.  А.С.  1411216.  Компенсатор  жёсткости./   А.  К.  Зуев,  В.Ю.  Гросс,  А.  А.
Гритчин, А.  М. Барановский- Опубл. Б .И .№ 27, 1988.  - 3  с.

5.  А.  С . 1532756. Корректор жёсткости.  /  А.  К  Зуев  В. Я. Жуков,  А.  М. Ба-
рановский, В. Ю. Гросс.  -  Опубл. Б. И . №  48,  1989.  -  4 с.

6.  А.  С.  1567821.  Корректор жёсткости.  /  А.  К.  Зуев,  А.  М.  Барановский.  -
Опубл. Б. И. №  20,1990. -  2 с.  ,

7.  Барановский А.М. Виброзащитные свойства пневмогидравлической опоры
судового  двигателя.  -  Дизельные энергетические установки речных  судов:
Сб. науч. тр./ НГАВТ  -  Новосибирск: НГАВТ,  1999.  -  С. 17- 24.

8.  Барановский  A.M.  Виброизолированное  кресло  судоводителя/ / ВНТК
«Борьба  с шумами и вибрацией».  Л.: ЛОП ВНТО им. акад.  А.Н. Крылова,
1991.  С.118- 121.

9.  Барановский A.M.  Давление  в корректоре, вызванное движением  границ./
Дизельные  энергетические  установки  речных  судов/ /Сб.  научн.

.  тр./ НГАВТ.  -  Новосибирск: НГАВТ,  1988  -  С. 67- 70.
10.  Барановский  А.М.  и др.  Виброзащитное  кресло  оператора.  -  Снижение

вибраций машин. Сб. науч. тр./ НГАВТ.  -  Новосибирск: НГАВТ,  1994.  -  С.
57 - 61.

11.  Барановский A.M.  Виброизоляция дизелей речных  судов.  -  Новосибирск:
НГАВТ, 2000. -   176 с.

12.  Барановский  А.М.  К  расчёту  упругой  муфты  судового  валопровода.  -
Виброизоляция судовых  силовых  установок.  Сб. науч.  тр./ НИИВТ. -  Но-
восибирск: НИИВТ, 1985.  -  С. 19- 25.

32



13.  Барановский А. М. К расчёту  параметров демонстрационной модели муф-
ты  нулевой  жёсткости.  -  Вопросы  виброизоляции судовых  механизмов  и
машин. Сб. науч. тр./ НИИВТ. -  Новосибирск: НИИВТ, 1983.  -  С.51- 56.

14.  Барановский А.М.  Оценка жесткости  пневматической пружины.  -  Сниже-
ние вибрации машин: Сб. науч. тр./ НГАВТ.  - Новосибирск: НГАВТ,  1994  -
С. 41- 46.

15.  Барановский. А.М.  Переходные  процессы  при  перестройке  механизма
соединительной  муфты.  - Динамика  судовых  механизмов  и  машин.  Сб.
науч. тр/ Н И И ВТ. -  Новосибирск: НИИВТ, 1985.  -  С.29- 33.

16.  Барановский А.М.  Работоспособность  корректоров  жесткости.  -  Динами-
ка  судовых  машин,  механизмов  и  приборов:  Сб.  науч.  тр.  / НИИВТ.  -
Новосибирск: НИИВТ, 1988.  -  С. 4- 11.

17.  Барановский А.М.  Синтез ножевого  корректора.  -  Снижение вибрации на
судах: Сб. науч. тр./ НИИВТ. -  Новосибирск, НИИВТ, 1991  -  С. 59- 62.

18.  Барановский А.М.  Статическое  исследование  виброизолирующей  опоры.
Сибирский научный  вестник, Вып.  3, НГАВТ,  РАЕН, Новосибирск,  1999,
с. 56- 67.

19.  Барановский  А.М.  Судовой  двигатель  как  объект  виброизоляции.  -   Ди-
зельные  энергетические  установки  речных  судов:  Сб. науч.  тр./  НГАВТ.  -
Новосибирск: НГАВТ,  1999. - С . 14- 16.

20.  Барановский A.M. Течение жидкости  в  элементе  корректора  жёсткости.  -
Дизельные энергетические установки речных судов:  Сб. науч.  тр./ НГАВТ.
-   Новосибирск: НГАВТ,  1998.- с.67- 70.

21.  Барановский  А.М.  Устойчивость  виброизоляторов.  -   Динамика  судовых
механизмов и систем  с упругими  звеньями: Сб. научн.  тр.  / НИИВТ. -  Но-
восибирск: НИИВТ, 1987.- С.  11- 14.

22.  Барановский  AM .  Частотная  характеристика  гидравлического  корректо-
ра/ Материалы  третьей  межбассейновой  научно- практической  конферен-
ции  1995  года  в  г.  Усть- Куте.  -   НГАВТ,  АООТ  «Осетровский  речной
порт».

23.  Барановский  А.М.,  Глебов  АИ .,  Басе  Б .А  Тензометрические  весы  для
измерения  составляющих  произвольно  ориентированной  силы/   Межвуз.
сб.  научн.  тр.:  «Вопросы  автоматизации  производственных  процессов  с
использованием  силовых  импульсных  систем».-   Новосибирск:  НЭТИ,
1984.  . .  .  .

24.  Барановский A.M.,  Гросс  В.Ю.  Динамические  характеристики  виброизо-
лятора  нулевой жесткости.  -  Снижение вибраций судовых  энергетических
установок:  Сб.  науч.  тр./ НИИВТ.  -  Новосибирск:  НИИВТ,  1989.  -  С.  71-
76,  ,  ,

33



25.  Барановский  А.М.,  Гритчин  А.А.,  Зуев  А.К .,  Мигиренко Г.С.,  Якименко
А.А.  Виброзащитное  кресло оператора.  -  Снижение вибраций машин. Сб.
наз'ч. тр./ НГАВТ.  -  Новосибирск: НГАВТ,  1994.  -  С. 57- 60.

26.  Барановский  А.М.,  Зуев  А.К.  Снижение  вибраций,  передаваемых  вало-
проводом  судна.  -   Снижение  вибраций  на  речных  судах.  Сб.  науч.
тр./ НИИВТ.  -  Новосибирск: НИ И ВТ, 1986.  - С. 19- 22.

27.  Барановский  А.М.,  Зуев  А.К.,  Лебедев  О.Н.  Предпосылки  применения
тонких  слоев  жидкости  для  виброизоляции  судовых  двигателей/ Третий
сибирский конгресс по прикладной  и индустриальной  математике  (IN -
PRIM- 98): Ин- т математики.  -  Новосибирск, 22- 27 июня 1998  г.

28.  Барановский А.М.,  Лёзин  Д.Л.  Ленточно- спиральный  корректор  жёстко-
сти.  -   Снижение вибраций  машин. Сб.  науч.  тр./ НГАВТ.  -  Новосибирск:
НГАВТ,  1994.  -  С. 61- 67.

29.  Барановский А.М.,  Люфт  А.В.  Муфта  нулевой  жёсткости  для  теплохода
ОТА- 800.  - Вопросы  виброизоляции  судовых  механизмов  и  машин.  Сб.
науч. тр./ НИИВТ. -  Новосибирск: НИ И ВТ, 1983.  -  С.57- 63.

30.  Барановский  А.М.,  Люфт  А.В.  Муфта  нулевой  жёсткости.
Виброизоляция  механизмов  и  машин.  Сб.  науч.  тр./ НИИВТ.  -   Новоси-
бирск: НИИВТ, 1984.  -  С.57- 63.

31.  Глушков  С П . , Барановский A.M. Гидравлический корректор жесткости.  -
Снижение  вибрации  на  судах.  Сб.  науч.  тр.  / НИИВТ.  -   Новосибирск:
НИ И ВТ,  1991.- С.  17- 23.

32.  Гросс  В.  Ю.,  Барановский  А.  М.  Корректор  жёсткости  для  нелинейных
упругих  элементов.  -  Снижение  вибрации  судовых  энергетических  уста-
новок. Сб. науч. тр. / НИИВТ. -  Новосибирск: НИ И ВТЛ989.  -  С. 29- 33.

33.  Зуев  А.К.,  Барановский  А.М.  Виброзащита  низкочастотных  колебаний
машин/ Третья  всесоюзная  научно- техническая  конференция «Вибрация  и
вибродиагностика.  Проблемы стандартизации».  -  Н.  -  Новгород,  1991.-  С.
135- 136.

34.  Зуев А.  К , Барановский А. М. Бартенев В. Н. Виброизолированное  кресло
судоводителя.  -  Речной транспорт,  1991, №  5.

35.  Зуев А.К., Барановский А.М.  Динамика перестройки виброизолятора  пер-
вого поколения. -  Снижение вибрации на судах:  Сб. науч.  тр.  /  НИИВТ. -
Новосибирск: НИ И ВТ, 1991.- С.  54- 59.

36.  Зуев А.К., Мириевский В.К., Барановский А.М.  Испытания подвесок  ди -
зель- генератора.  Улучшение  виброзащитных  свойств  упругих  подвесок
судовых  энергетических  установок.  Сб.  науч.  тр./ НГАВТ.  -   Новоси-
бирск: НГАВТ,  1990.  -  С.  18- 25.

37.  Патент Р Ф №  2082907. Устройство  для  виброизоляции машин / А.М. Ба-
рановский, С П . Глушков.  -  Опубл. Бюл. №  18, 27.06.97.  - 2  с.

34



38.  Патент  РФ  (НЭТИ) по  заявке  №   93038392/ 28- 038168.  Виброизолирую-
щая подвеска. А.  М. Барановский, А.  А. Гритчин, А.  К. Зуев, Г.  С. Миги-
ренко, А. А. Якименко. Приоритет  27.07.93.

39.  Разработка рекомендаций по снижению вибраций на судах речного фло-
та. Отчёт  по НИР/ НИИВТ, №  ГР. 0187.009636, 1989, 44  с. (Отв. исполни-
тель Барановский А.  М.)

40.  Baranovsky  A.M.  Vibration  control  unit  design/ The  third Russian- Korean  In -
ternational  Symposium  on Science  and Technology  "KORU S'99",  June  22- 25,
1999. Vol.  l,p.373.

41.  Bondarchuk  V.V.,  Baranovsky  A.M.  Vibration  protect  device  with  controlled
stiffness/ The  third  Russian- Korean  International  Symposium  on  Science  and
Technology  "KORU S'99",  June 22- 25,  1999.  Vol.  1, p.380.

42.  Kroha Т., Glushkov  S., Baranovsky  A.  Dynamic vibration  control  system / The
third  Russian- Korean  International  Symposium  on  Science  and  Technology
"KORU S'99", June 22- 25,  1999.  Vol.  1, p.407.

43.  Zuev  A.,  Rishko  U., Baranovsky  A.  Influence  of  inertia  forces  on  vibration
control/ The  third  Russian- Korean  International  Symposium  on  Science  and
Technology  "KORUS'99'% June 22- 25,  1999.  Vol.  1, p.443.

35



Подписано в печать 29.03.2000
Бумага офсетная №  1, формат 60 х 84  1/16.  печать офсетная
Усл. печ. л. 2, тираж  100  экз.. заказ №   1Ј1.  Бесплатно.

Новосибирская государственная академия водного транспорта  (НГАВТ)
630099, Новосибирск, 99, ул. Щ етинкина. 33.
Лицензия ЛР №  021257 от 27.11.97

Отпечатано в отделе оформления НГАВТ






