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ЖОРСТКІСНІ ВЛАСТИВОСТІ ПРУЖНИХ ВТУЛОК ВИСОКООБЕРТОВИХ  

ЕЛЕМЕНТІВ ДВИГУНІВ 
 

У роботі створено теоретичні основи аналізу поведінки пружних втулок високообертових елементів сучасних двигунів під навантаженням. 

Запропоновано декілька варіаційних постановок. Перша з них базується на моделі тонкого кільця. Друга модель сформована на плоскій 

постановці. Третя модель – тривимірна постановка контактної задачі. Установлено, що у ході навантаження радіальною силою відбувається 
нерівномірне деформування пружного проміжного кільця. При цьому зони контактування поступово змінюють свою локалізацію у напрям-

ку дії радіальної сили. Залежність радіального переміщення від навантажувальної сили є суттєво нелінійною. Установлено, що статична 
характеристика пружного кільця має складний вигляд. На відміну від традиційної лінійної характеристики, вона складається із трьох діля-
нок. Перша відповідає нульовій реакції на дію навантаження. Друга – лінійна частина. Третя – жорстка ділянка. Таким чином, розроблено 

нові постановки задачі про визначення напружено-деформованого стану пружного проміжного кільця із урахуванням контактної взаємодії. 
Це формує, на відміну від традиційних лінійних, суттєво нелінійні моделі напружено-деформованого стану. Вони є більш адекватними та 
враховують чинники, які раніше не враховувалися. Зокрема, беруться до уваги зазори, натяг та контакт у спряженні пружного проміжного 
кільця із іншими деталями конструкції опори роторної системи. 
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RIGID PROPERTIES OF ELASTIC BUSHINGS OF ENGINES HIGH SPEED ELEMENTS 
 

In the work, theoretical foundations of behavior analysis of elastic bushings of modern engines high-speed elements under load were created. Several 

variation settings are offered. The first one of them is based on the model of a thin ring. The second model is formed on a flat setting. The third model 

is a three-dimensional formulation of the contact problem. It was established that during radial force loading, uneven deformation of the elastic inter-

mediate ring occurs. At the same time, the contact zones gradually change their location in the direction of the radial force. The dependence of the 

radial displacement on the loading force is significantly nonlinear. It was established that the static characteristic of an elastic ring has a complex form. 

Unlike the traditional linear characteristic, it consists of three sections. The first one corresponds to a zero reaction to the action of the load. The second 

is a linear part. The third is a tough section. Thus, new formulations of the problem of determining the stress-strain state of an elastic intermediate ring, 

taking into account the contact interaction, have been developed. This forms, in contrast to traditional linear, significantly nonlinear models of the 

stress-strain state. They are more adequate and take into account factors that were not taken into account before. In particular, the clearances, tension 

and contact in the coupling of the elastic intermediate ring with other parts of the structure of the support of the rotor system are taken into account. 
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Вступ. Сучасні форсовані двигуни внутрішньо-

го згоряння (ДВЗ) великої потужності, а також інші 
машини та агрегати і вузли мають у своєму складі 
високообертові елементи. Це, зокрема, ротори нагні-
тачів повітря, деталі трансмісій, приводів тощо. Усі 
робочі частоти обертання сягають десятків тисяч 

обертів на хвилину. Відповідно, можуть потенційно 

виникати критичні режими руху. 
Для відлаштування від цих критичних режимів, 

зокрема, застосовуються проміжні пружні втулки 

для зниження жорсткості опор валів роторних час-
тин [1]. Відповідно, у розрахункові моделі цих рото-

рних систем вводиться пружний елемент із власти-

востями, які визначаються геометричними парамет-
рами цих кілець та властивостями матеріалів. Проте 
при цьому не враховуються проєктні (конструктив-
ні) параметри, які суттєвим чином можуть вплинути 

на статичну характеристику цього пружного кільця у 
складанні, тобто у з’єднанні з іншими елементами 

конструкції пружної опори. У свою чергу, це змушує 
відчутно ускладнити математичні та чисельні моделі 
напружено-деформованого стану (НДС) пружного 

кільця, оскільки необхідно враховувати зазори, натяг 
та умови контактної взаємодії на внутрішньому та 
зовнішньому радіусах у спряженні із іншими дета-
лями опори. Це формує напрямок розробок та дослі-
джень, які знайшли відображення у цій статті. 

Аналіз існуючих моделей та методів дослі-

джень пружних проміжних кілець як складових 

опор роторних систем. Опори роторних систем, як 

уже зазначалося вище, містять у своєму складі пода-
тливі деталі (пружне проміжне кільце (ППК)), що 

зазвичай моделюється лінійно-пружним елементом, 

характеристики якого визначаються номінальними 

геометричними параметрами та фізико-механічними 

властивостями їх матеріалу. Зокрема, визначення 
таких характеристик можна здійснювати із застосу-
ванням традиційних методик для кільцевих структур 

[1]. Можливе також застосування більш сучасних 

моделей та методів. 
Як зазначається у статті [2], роторні машини схи-

льні до вібрацій через різні фактори їх конструкції та 
роботи. Розташування та характеристики опор ротора 
відіграють ключову роль у його динамічній стійкості. 
Зокрема, це стосується високошвидкісних робочих 
коліс (РК) у двотактних ДВЗ з турбонаддувом [3]. Че-
рез компактність і високу продуктивність цього ком-

понента відрегулювати ротор з важким диском від кри-

тичних швидкостей обертання є складним завданням. 

Для досягнення цієї мети можна вживати пасивних і 
активних заходів [4, 5]. Основне завдання – контроль 
жорсткості підшипників та інших опор ротора. Ця ха-
рактеристика часто виявляється нелінійною. Крім ме-
тодів нелінійної динаміки ротора [6], що описують 
коливання в цих системах, необхідні спеціальні методи 
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для моделювання радіальної реакції самих опор у рам-

ках більшого аналізу. 
Аналіз скінченних елементів є утилітарним ін-

струментом для виконання такого аналізу для дові-
льних конструкцій опор ротора [7]. Тим не менш, це 
може бути важко доступним у повсякденній інжене-
рній практиці, де прості та швидкі рішення цінують-
ся достатньо високо. Тому ці роботи пропонують 
альтернативний метод аналізу. Він заснований на 
усталеному варіаційному принципі контактної меха-
ніки, запропонованому Дж. Калькером [8]. Це фор-

мулювання раніше виявилося ефективною матема-
тичною основою для чисельних методів контактного 

аналізу [9]. Крім того, існує дуже ефективне засто-

сування цього підходу до спеціальної конструкції 
гнучких кільцевих амортизаторів, які використову-
ються як проміжні пружні опори роторів. Його раді-
альна реакція визначається з розв’язку квадратичної 
задачі мінімізації з обмеженнями, кожна частина 
якої обчислюється аналітично. 

Крім того, аналогічним та пов’язаним питанням 

присвячені роботи [10–17]. Так, у роботі [10] дослі-
джується напружено-деформований стан та критичні 
швидкості обертання роторної частини нагнітача 
повітря високофорсованого двигуна. У роботі здійс-
нено варіювання характеристиками жорсткості пру-
жних підшипникових опор ротора. Визначено вплив 
цих параметрів на критичні швидкості обертання 
роторної частини нагнітача повітря. Розроблені ре-
комендації стосовно відлаштування від небезпечних 

режимів роботи нагнітача. 
У роботах [11–15] мова переважно йде про від-

лаштування від критичних режимів обертання рото-

рних систем. Проте визначаються такі режими із 
застосуванням саме лінійно-пружних моделей про-

міжних втулок. 
Роботи [12–14, 16, 17] присвячені питанням ди-

наміки роторних систем, але з іншими видами нелі-
нійностей. 

Таким чином, здійснений аналіз літературних 

джерел свідчить, що натепер не розроблено загаль-
ного комплексного підходу, який би враховував при 

визначенні реакцій пружного проміжного кільця 

умови контактування із іншими елементами опор 

роторних систем. Це свідчить про актуальність пи-

тання, яке розглядається у статті. 
Мета роботи – дослідження жорсткісних влас-

тивостей пружних проміжних втулок (кілець) із ура-
хуванням їх контактної взаємодії з іншими деталями 

конструкції опори роторної системи. 

1. Загальна постановка проблеми. Розгляда-
ється на розвиток робіт [2, 10, 11, 15], роторна сис-
тема, зображена на рис. 1. 

 

   
 

Рисунок 1 – Приклад роторної системи нагнітача повітря 
із консольним розташуванням робочого колеса [10] 

 

Як зазначається у [8], із метою дослідження 
НДС та критичних швидкостей обертання роторної 
частини нагнітача повітря високофорсованого дви-

гуна із певними особливостями будуються їх пара-
метричні геометричні та скінченно-елементні моде-
лі. РК нагнітача розташоване консольно (рис. 1). Це 
може викликати низькі критичні частоти обертання 
порівняно із випадком його розташування між опо-

рами. Ці частоти можуть потрапляти у робочий діа-
пазон кутових швидкостей обертання роторної час-
тини нагнітача. Усі перелічені чинники у комплексі 
у межах єдиної розрахункової моделі раніше не вра-
ховувалися. Натомість, якраз урахування залежнос-
тей рівнів напружень, деформацій та критичних 

швидкостей від проєктних параметрів становить 
інтерес при розробці конструкцій нагнітачів.  

Проте слід зазначити, що у роботі [10] усі пру-
жні елементи ( 321 ,, ccc ) моделюються лінійно-

пружними властивостями. Разом із тим подібні реа-
льні кільця (втулки) мають у спряженні із іншими 

деталями певні зазори та натяги (рис. 2). 

 

 

 
 

 

Рисунок 2 – Умовна схема взаємодії пружного  проміжного кільця із іншими елементами конструкції опори  

роторної системи: 

1 – підшипник, 2 – вал; 3 – внутрішня опорна поверхня І, 4 – корпус, 5 – зовнішня опорна поверхня Е   

 

Зокрема, розглядаються роторні системи нагні-
тачів повітря, у яких робоче колесо розташоване 

консольно відносно двох пружних підшипникових 

опор (див. рис. 1). Роторна система містить вал I із 
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РК II, а також дві пружні підшипникові опори III 

(роликовий підшипник) та IV (кульковий радіально-

упорний підшипник). Відповідно, як узагальнені 
варійовані параметри задіяні: конструктивне вико-

нання валу, властивості його матеріалу та геометри-

чні розміри; конструктивне виконання РК, властиво-

сті його матеріалу та геометричні розміри; міжопор-

на відстань та виліт консолі; пружні властивості 
опор (у радіальному ( 1с  та 2с ) та осьовому напрям-

ках ( 3с ); кутова швидкість обертання ω . 

Так, між зовнішньою Е  та внутрішньою пове-
рхнею І  можуть бути зазори E∆  та I∆  відповідно. 

Якщо E∆  або I∆  – від’ємні, то спостерігається на-

тяг у спряженні. 
Таким чином, для системи типу зображеної на 

рис. 2 ставиться задача визначення статичної харак-
теристики за наявності зазорів E∆  та I∆ . Тобто ста-

новить інтерес отримання залежностей )(wР  та обе-

рненої до неї )(Рw , де w  – радіальне переміщення 

внутрішнього вала відносно корпуса (див. рис. 2) 

при дії на нього радіальної сили Р . 

2. Математичне та чисельне моделювання ре-

акції досліджуваного об’єкта на дію навантаження. 

Розроблено три типи моделей для аналізу реакції до-
сліджуваного об’єкта на дію навантаження. 

2.1 Аналітичний метод. На розвиток підходу, 
описаного у статті [2], запропоновано аналітичний 

метод. Цей метод заснований на принципі Калькера 
про мінімум додаткової енергії. Розроблене спеціаль-
не варіаційне формулювання у закритому вигляді з 
використанням пучкового наближення Ейлера-
Бернуллі для пружного кільця та спрощеної моделі 
нормального контакту на поверхнях кільця. Зазори 

(натяги) поверхонь Е  та І  (див. рис. 2) мають істот-
ний вплив на радіальну характеристику гнучкого кі-
льця, яка може стати нелінійною. Щільне прилягання 
кільця з обох боків робить його набагато жорсткішим, 

а нещільне прилягання призводить до вільного руху 
ротора і значно слабшого гасіння його руху. Пружне 
кільце подане як криволінійна балка змінного перері-
зу. Мінімізується функціонал додаткової енергії. Ва-
рійованими є невід’ємні реакції на виступах ППК із 
поверхнями Е  та І  (див. рис. 2). Певні результати 

досліджень наведені у статті [2].  

Розвитком моделі, описаної у [2], є розширення 
її на випадок довільної форми пружного проміжного 

кільця та інших параметрів. Усі ці чинники є варійо-

ваними. Таким чином, забезпечується можливість 
аналізу напружено-деформованого стану та визна-
чення залежностей )(wР  та )(Рw  не для окремого 

об’єкта, а для цілої їх множини. 

2.2 Двовимірне скінченно-елементне моделюван-

ня. Оскільки геометрична форма ППК є циліндрич-

ною тонкою оболонкою із серією виступів (опор), 
логічно застосувати для розрахунку її НДС двовимір-

ну модель. У такій постановці можна застосувати ме-
тод скінченних елементів із використанням скінчен-

них елементів PLANE або подібних. При цьому ігно-

руються ефекти, пов’язані із поздовжною координа-
тою (у напрямку, нормальному до площини рис. 2). 

Задаються умови контакту на колах, що моделюють 
поверхні Е  та І . Відповідно, визначаються контакт-
ні зони та деформований стан ППК (рис. 3). 

 

 
 

 
 

 
 

Рисунок 3 – Деформований стан і контактні сили на внут-
рішній І  та зовнішній Е  поверхнях (колах) у взаємодії із 
ними ППК (двовимірне скінченно-елементне моделюван-

ня) при зростанні притискної сили 
 

Здійснений аналіз свідчить, що, крім розмірів 
кільця, кількості опор і глибини вирізів та інших 

параметрів геометрії, суттєвий вплив на жорсткість 
ППК мають натяги (зазори) на поверхнях Е  та І . 

2.3 Тривимірне скінченно-елементне моделю-

вання. Із метою найбільш коректного моделювання 
напружено-деформованого стану ППК раціонально 

застосувати повне просторове скінченно-елементне 
моделювання. Було побудовано параметричні скін-

ченно-елементні моделі ППК (рис. 4). 

«Базова» тестова втулка має зовнішній діаметр 

80 мм, внутрішній – 76 мм, висота гребеня – 0,5 мм, 

кількість гребенів – 10 (зовні та всередині), товщина 
гребеня – 5 мм, ширина втулки – 20 мм (у  
симетричній постановці – 10 мм).  

Варіюються: 1) кути дії сили відносно виступів 
(10 виступів дают змінюваність жорсткості у секторі 
18°), відповідно, він  варіюється у значеннях [0°; 

4,5°; 9°;13,5°; 18°]; 2) кількість опор – [10, 9, 8, 7, 6]; 

3) висота виступів – [0.1, 0.3, 0.5, 0.7, 0.9], мм, для 
втулки із 10 виступами – із кінематичним наванта-
женням, максимальний рівень якого дорівнює висоті 
виступа; 4) висота виступів – [0.1, 0.3, 0.5, 0.7, 0.9],  

мм, для втулки із 10 виступами – із кінематичним 

навантаженням, максимальний рівень якого дорів-
нює 0,9 мм. 

На рис. 4 наведені геометрична модель,  симет-
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рична постановка задачі,  дві контактні пари (цилінд-

рична поверхня контактує з усіма поверхнями втул-
ки), зафіксована поверхня, а також кінематичне змі-
щення внутрішнього циліндра, де величина усунення 
збігається з величиною зазору (0,5 мм).  

Визначено контактні зони, розподіл контактного 

тиску та залежності )(wР  та )(Рw  (рис. 5). 

В цілому отримані результати моделювання із 
використанням просторових скінченних елементів  
якісно та кількісно відповідають результатам із ви-

користанням одновимірної та двомірної постанов-
ках. На рис. 6–8 наведені варіанти скінченно-

елементних моделей для дослідження при варіюван-

ні  кутів дії сили, кількості опор, висот виступів та 
кінематичного зміщення, а у табл. 1–6 – картини 

розподілу компонент НДC та контактного тиску (ва-
ріант 10 опор). Введений параметр 

{ }54321 ,,,, τττττ=τi  = {0,1/0,05; 0,25/0,125; 0,5/0,25; 

0,75/0,375; 1,0/0,5} є час (с)/ переміщення (мм). 

 

  
а б 

 

 

 
 

в г д 

Рисунок 4 – До питання моделювання напружено-деформованого стану пружного проміжного кільця: 
а – геометрична модель;  б – симетрична постановка; в – дві контактні пари (циліндрична поверхня контактує з усіма повер-

хнями втулки); г – зафіксована поверхня; д – кінематичне зміщення внутрішнього циліндра, величина усунення співпадає з 
величиною зазору (0,5мм) 
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Рисунок 5 – Розподіл величини реакції  
у закріпленні залежно від: 

 а – величини кінематичного зміщення та кута 
повороту пружного кільця; б – величини кінема-
тичного зміщення та кількості гребенів на пруж-

ному кільці; в – величини кінематичного зміщен-

ня та висоти гребенів на пружному кільці 
 

 
 

 
 

 
 

 

   
а б в г 

Рисунок 6 – Варіанти скінченно-елементних моделей для різних кутів дії сили 

 (кількість опор – 10): 

а – 0°, б – 4,5°, в – 9°, г – 13,5 °, д – 18°  
д 

Притискна сила, Н Притискна сила, Н 

Притискна сила, Н 

Кут повороту 
 кільця, ° 

Кількість  
гребенів  

Висота 
гребенів, мм 
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а б в г 

Рисунок 7 – Варіанти скінченно-елементних моделей для різної кількості опор (кут дії сили  0°): 

а – 9 опор, б – 8 опор, в – 7 опор, г – 6 опор 
 

    
а б в г 

Рисунок 8 – Варіанти скінченно-елементних моделей для різних висот виступів (кутів дії сили  0°): 

а – 0,1 мм; б – 0,3 мм; в – 0,7 мм; г – 0,9 мм 
 

Таблиця 1 – Повні та вертикальні переміщення (мм) втулки для різних  кутів дії сили (варіант 10 опор) 
 

Переміщення втулки, мм 
iτ  

Кут дії 
сили, ° повні вертикальні 

1τ  

   

2τ  

   

3τ  

   

4τ  

   

5τ  

0 

   

1τ  

   

2τ  

   

3τ  

   

4τ  

   

5τ  

4,5 

   

1τ  

   

2τ  

   

3τ  

9 

   

4τ   
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Закінчення табл. 1 
 

Переміщення втулки, мм 
iτ  

Кут дії 
сили, ° повні вертикальні 

5τ  9 

  

1τ  

  

2τ  

  

3τ  

  

4τ  

  

5τ  

13,5 

  

1τ  

  

2τ  

  

3τ  

  

4τ  

  

5τ  

18 

  
 

Таблиця 2 – Еквівалентні та зсувні напруження, МПа, у втулці для різних  кутів дії сили (варіант 10 опор) 
 

Напруження, МПа, у втулці 
iτ  

Кут дії 
сили, ° еквівалентні зсувні 

1τ  

 
 

2τ  

 
 

3τ  

  

4τ  

  

5τ  

0 
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Закінчення табл. 2 

 

Напруження, МПа, у втулці 
iτ  Кут дії 

сили, ° еквівалентні зсувні 

1τ  

 
 

2τ  

 
 

3τ  

  

4τ  

  

5τ  

4,5 

  

1τ  

 
 

2τ  

 
 

3τ  

  

4τ  

 
 

5τ  

9 

  

1τ  

 
 

2τ  

  

3τ  

 
 

4τ  

 
 

5τ  

13,5 

 
 

1τ  

 
 

2τ  

 
 

3τ  

 

 

4τ  

  

5τ  

18 
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Таблиця 3 – Контактний тиск у втулці, МПа, для внутрішніх та зовнішніх поверхонь для різних кутів дії сили (10 опор)  
 

Контактний тиск у втулці (МПа)  втулки, мм 
iτ  Кут дії 

сили, ° внутрішня поверхня зовнішня поверхня 

1τ  

  

2τ  

  

3τ  

  

4τ  

  

5τ  

0 

  

1τ  

  

2τ  

  

3τ  

  
4τ  

  

5τ  

4,5 

  
1τ  

  
2τ  

  
3τ  

  
4τ  

  
5τ  

9 

  

1τ  

  
2τ  

  

3τ  

  
4τ  

  
5τ  

13,5 

  
1τ  

18 
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Закінчення табл. 3 

Контактний тиск у втулці (МПа)  втулки, мм 
iτ  Кут дії 

сили, ° внутрішня поверхня зовнішня поверхня 

2τ  

  
3τ  

  
4τ  

  
5τ  

18 

  
 

Таблиця 4 – Повні переміщення (мм), еквівалентні напруження за Мізесом (МПа) та контактний тиск (МПа) втулки для 
різних  варіантів кількості опор (кут дії сили – 0°) 

 

iτ  

Кількість  
опор 

Повні переміщення (мм) Еквівалентні напруження за Мізесом (МПа) Контактний тиск (МПа) 

1τ   

 

 

 

 

 

2τ   

 

 

 

 

 

3τ   

 

 

 

 

 

4τ   

 

 

 

 

 

5τ  

9 

 

 

 

 

 

 

1τ  

 

 

 

 

 

 

 

 

2τ  
 

 

 

 

 

 

3τ   

 

 

 

 

 

4τ  

8 
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Закінчення табл. 4 

iτ  

Кількість  
опор 

Повні переміщення (мм) Еквівалентні напруження за Мізесом (МПа) Контактний тиск (МПа) 

5τ  8  

 

 

 

 

 
1τ  

 

 

 

 

 

 

2τ  

 

 

 

 

 

 

3τ  

 

 

 

 

 

 

4τ  

 

 

 

 

 

 

5τ  

7 

 

 

 

 

 

 
1τ  

 

 

 

 

 

 
2τ  

 

 

 

 

 

 

3τ  

 

 

 

 

 

 

4τ  

 

 

 

 

 

 

5τ  

6 
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Таблиця 5 – Повні переміщення (мм), еквівалентні напруження за Мізесом (МПа) та контактний тиск (МПа) втулки для 
різних  висот  виступів (кут дії сили  0°) 

 

iτ  
Висота  ви-

ступів, мм 

Повні переміщення (мм) 

Еквівалентні напруження за Мізесом 

(МПа) 

Контактний тиск (МПа) 

1τ  
 

 

 

 

 

 

2τ  
 

 

 

 

 

 

3τ  
 

 

 

 

 

 

4τ  
 

 

 

 

 

 

5τ  

0,1 

 

 

 

 

 

 

1τ   

 

 

 

 

 

2τ  
 

 

 

 

 

 

3τ  
 

 

 

 

 

 

4τ  
 

 

 

 

 

 

5τ  

0,3 

 

 

 

 

 

 

1τ  0,7 
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Закінчення табл. 5 
 

iτ  
Висота  ви-

ступів, мм 

Повні переміщення (мм) 

Еквівалентні напруження за Мізе-
сом (МПа) 

Контактний тиск (МПа) 

2τ  
 

 

 

 

 

 

3τ  
 

 

 

 

 

 

4τ  
 

 

 

 

 

 

5τ  

0,7 

 

 

 

 

 

 

1τ   

 

 

 

 

 

2τ  
 

 

 

 

 

 

3τ  
 

 

 

 

 

 

4τ   

 

 

 

 

 

5τ  

0,9 

 

 

 

 

 

 
 

Таблиця 6 – Повні переміщення (мм), еквівалентні напруження за Мізесом (МПа) та контактний тиск (МПа) втулки для 
різних  варіантів  висоти виступу (кут дії сили – 0°, кінематичне зміщення 0.9 мм) 

 

iτ  
Висота ви-

ступів, мм 
Повні переміщення (мм) 

Еквівалентні напруження за Мізесом 

(МПа) 

Контактний тиск (МПа) 

1τ  

 

 

 

 

 

 

2τ  
0,1 
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Продовження табл. 6 
 

iτ  
Висота ви-

ступів, мм 

Повні переміщення (мм) 

Еквівалентні напруження за Мізесом 

(МПа) 

Контактний тиск (МПа) 

3τ  

 

 

 

 

 

 

4τ  

 

 

 

 

 

 

5τ  

0,1 

 

 

 

 

 

 

1τ  

 

 

 

 

 

 

2τ  

 

 

 

 

 

 

3τ  

 

 

 

 

 

 

4τ  

 

 

 

 

 

 

5τ  

0,3 

 

 

 

 

 

 

1τ  

 

 

 

 

 

 

2τ  

 

 

 

 

 

 

3τ  

0,5 
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Закінчення табл. 6 
 

iτ  
Висота ви-

ступів, мм 

Повні переміщення (мм) 

Еквівалентні напруження за Мізесом 

(МПа) 

Контактний тиск (МПа) 

4τ  

 

 

 

 

 

 

5τ  

0,5 

 

 

 

 

 

 

1τ  

 

 

 

 

 

 

2τ  

 

 

 

 

 

 

3τ  

 

 

 

 

 

 

4τ  

 

 

 

 

 

 

5τ  

0,7 

 

 

 

 

 

 
 

Висновки. 

Аналіз отриманих результатів дає підстави для 
певних висновків та визначення закономірностей 

щодо поведінки пружного проміжного кільця при дії 
навантаження. 

1. Розроблено нові постановки задачі про ви-

значення напружено-деформованого стану пружного 

проміжного кільця із урахуванням контактної взає-
модії. Це формує, на відміну від традиційних ліній-

них, суттєво нелінійні моделі НДС. Вони є більш 

адекватними та враховують чинники, які раніше не 
враховувалися. Зокрема, беруться до уваги зазори, 

натяг та контакт у спряженні пружного проміжного 

кільця із іншими деталями конструкції опори ротор-

ної системи. 

2. Установлено, що у ході навантаження ра-
діальною силою відбувається нерівномірне дефор-

мування пружного проміжного кільця. При цьому 
зони контактування поступово змінюють свою лока-
лізацію у напрямку дії радіальної сили. Залежність 
радіального переміщення від навантажувальної сили 

є суттєво нелінійною. 

3. Визначено, що статична характеристика 
пружного проміжного кільця у контактній взаємодії 
зі спряженими деталями конструкції опори роторної 
системи має три принципово різні ділянки. Перша 
ділянка відповідає малій жорсткості (практично ну-
льовій). На цьому етапі йде вибирання сумарного 

зазору між внутрішньою та зовнішньою поверхнями 

жорстких сусідніх, спряжених із ППК, тіл. Друга 
ділянка відповідає власне пружному деформуванню 

кільця. Жорсткість на цьому етапі визначається в 
основному вигином пружного проміжного кільця. 
Третя ділянка свідчить про вибирання зазорів у сис-
темі контактуючих тіл. У цьому стані жорсткість 
визначається стисканням тіла пружного проміжного 

кільця. Ця жорсткість набагато вища, ніж на другому 
етапі. 

4. У цілому у загальному випадку статичну 

характеристику ППК можна апроксимувати у вигля-
ді трьох кусочно-лінійних ділянок (див. п. 3). Отже, 
навіть у спрощеному вигляді отримується нелінійна 
модель радіальної жорсткості у системі «пружне 
проміжне кільце – елементи конструкції опори висо-
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кообертової роторної системи». Це принципово 

ускладнює розрахункову, математичну та чисельну 
моделі досліджуваної динаміки роторної системи. 

5. На жорсткість пружного проміжного кіль-
ця чинить сильний вплив кількість гребенів (опор). 

Кут повороту напрямку дії сили чинить дуже несут-
тєвий вплив на його жорсткість. 

Визначені особливості деформування пружного 

проміжного кільця із урахуванням контактної взає-
модії планується використати у ході подальших до-

сліджень динаміки роторних систем. 
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