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АНОТАЦIЯ

Урсолов О. I. Визначення навантаження, що дiє на валопровiд судна при

його русi в умовах iнтенсивного нерегулярного хвилювання. — Квалiфiкацiйна

наукова праця на правах рукопису.

Дисертацiя на здобуття наукового ступеня доктора фiлософiї за спецiаль-

нiстю 135 — суднобудування. — Нацiональний унiверситет кораблебудування

iменi адмiрала Макарова, Миколаїв, 2020.

У разi вiдмови валопроводу у процесi експлуатацiї, судно втрачає хiд та ке-

рованiсть, що може призвести до перекидання в умовах хвилювання. З iншого

боку, поломки пов’язанi з валопроводом призводять до втрати прибутку судно-

власника або втрати можливостi виконувати бойову задачу, а також до великих

додаткових витрат на ремонт.

Бiльш точнi моделi роботи суднового валопроводу та розрахунковi схеми йо-

го напружено–деформованих станiв дозволять передбачати можливi ризики май-

бутньої експлуатацiї валопроводу та уточнювати його конструктивнi розмiри при

проектуваннi судна або параметри центрування на iснуючих суднах.

Особливо актуальною ця проблема є у зв’язку з тим, що режими роботи

валопроводу в умовах хитавицi судна на хвилях є найменш вивченими на даний

час.

Таким чином, актуальнiсть дисертацiйного дослiдження визначається:

1. Необхiднiстю вдосконалення моделей суднових валопроводiв для розра-

хункiв параметрiв їх центрування на тихiй водi та роботи в умовах хитавицi

суден;

2. Необхiднiстю розробки комплексного розрахункового методу оцiнювання

впливу хитавицi на сумiсну роботу системи судно–валопровiд;

3. Необхiднiстю проведення комплексних дослiджень впливу хитавицi судна

на роботу валопроводу з метою визначення навантаження, яке дiє на валопровiд.

Метою дисертацiйної роботи є розробка методу визначення навантажень, якi

дiють на валопровiд при сумiснiй роботi системи судно–валопровiд в умовах

руху судна на iнтенсивному нерегулярному хвилюваннi.

Наукова новизна отриманих результатiв полягає у наступному.

1. Вперше на основi використання методiв теорiї корабля, будiвельної ме-

ханiки корабля та гiдродинамiчної теорiї змащення розроблено комплексну мо-
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дель динамiки системи судно–валопровiд при русi судна на хвилюваннi, яка вра-

ховує дiючi на валопровiд гiдродинамiчнi сили на гребному гвинтi, iнерцiйнi

сили вiд хитавицi судна, сили вiд деформування корпусу судна на хвилях та

еласто–гiдродинамiчне змащення в пiдшипниках гребного вала.

2. Вперше на основi отриманої моделi функцiонування системи судно–валоп-

ровiд розроблено комплексний метод розрахунку дiючих на валопровiд статич-

них та динамiчних навантажень, якi необхiдно враховувати на стадiях проекту-

вання валопроводу та вибору параметрiв його центрування.

3. На основi методу скiнченних елементiв удосконалено метод розрахунку

компонентiв НДС при статичному згинаннi суднового валопроводу, пiдшипни-

ки якого представленi односторонньою неоднорiдною нелiнiйною змiщуваною

пружною основою, що дозволило врахувати довжину, зазор, деформування та

змiщення пiдшипникiв.

4. На основi використання методiв скiнченних елементiв та оптимiзацiї удос-

коналено метод розрахунку компонентiв НДС при згинаннi суднового валопро-

воду з урахуванням еласто–гiдродинамiчного змащення у всiх пiдшипниках, що

дозволило уточнити умови його роботи.

5. Отримало подальший розвиток моделювання пружної основи пiдшипника

методом скiнченних елементiв, за допомогою якого узагальнено вирази для мат-

рицi жорсткостi стержневого скiнченного елемента пружної основи Вiнклера,

що дозволило врахувати змiну коефiцiєнта жорсткостi вздовж пiдшипника.

6. На основi узагальнення та розширення виразiв для релаксацiї отримав

подальший розвиток метод релаксацiї послiдовних наближень, що дозволило

забезпечити надiйну збiжнiсть нелiнiйних розрахункiв суднового валопроводу.

Теоретичне значення дослiдження полягає у розробцi комплексної матема-

тичної моделi функцiонування суднового валопроводу та узагальненого методу

визначення дiючих на нього навантажень як при вiдсутностi руху судна, так i

при його ходi на тихiй водi та в умовах iнтенсивного регулярного i нерегулярно-

го хвилювання.

Практичне значення одержаних результатiв полягає у наступному.

1. Розробленi методи розрахунку компонентiв НДС при згинаннi суднового

валопроводу у статичних i динамiчних умовах навантаження можуть бути вико-

ристанi для бiльш точних розрахункiв його центрування.
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2. Розроблена модель роботи валопроводу при русi судна на нерегулярних

хвилях може бути використана для оцiнювання компонентiв НДС при згинаннi

валопроводу з метою урахування небажаних явищ, якi потребують змiни його

конструктивних та технологiчних параметрiв.

3. Побудованi залежностi можуть бути використанi для оцiнювання впливу

хитавицi судна на навантаження, що дiють на валопровiд.

4. Розроблений скiнченний елемент пружної основи з параболiчною залеж-

нiстю коефiцiєнта жорсткостi за довжиною може бути застосований для бiльш

точного моделювання неоднорiдних пружних основ iз використанням меншої

кiлькостi скiнченних елементiв.

5. Розроблений узагальнений метод релаксацiї може бути застосований до

розв’язання низки нелiнiйних задач зi зворотними зв’язками при великiй чутли-

востi параметрiв, в тому числi суднобудiвних.

У першому роздiлi виконано аналiз публiкацiй стосовно аварiй, пов’язаних з

судновим валопроводом, методiв розрахунку компонентiв його НДС при згинан-

нi та умов його роботи.

Аналiз аварiйностi суднових валопроводiв показав, що втомнi руйнування

валiв, перегрiвання, плавлення, випiнг i втомне руйнування дейдвудних пiдшип-

никiв з бабiту, а також iнтенсивне зношення неметалевих дейдвудних пiдшип-

никiв, що змащуються водою, є достатньо частими причинами аварiй на суднах.

Основою цих аварiй часом є неякiсне центрування валопроводу, занадто простi

розрахунковi моделi валопроводу або виборi параметрiв центрування без враху-

вання впливу функцiонування судна в умовах хвилювання, оскiльки зазвичай

розглядається лише робота валопроводу при номiнальнiй потужностi головного

двигуна та експлуатацiї судна на тихiй водi.

Виконаний аналiз лiтератури дозволив визначити актуальний напрям дисер-

тацiйного дослiдження.

Другий роздiл дисертацiї присвячений опису основних методiв, що викори-

стано та розроблено у дисертацiї.

Розроблено матрицю жорсткостi скiнченного елементу пружної основи з па-

раболiчним законом змiни коефiцiєнта жорсткостi за довжиною, яка бiльш точно

моделює деформування пiдшипникiв судового валопроводу та дозволяє зменши-

ти необхiдну кiлькiсть скiнчених елементiв для одного пiдшипника.

4



Запропоновано узагальнений метод релаксацiї, що забезпечує надiйну збiж-

нiсть методу послiдовних наближень при розв’язаннi нелiнiйних задач визначен-

ня компонентiв НДС при згинаннi валопроводу зi зворотними зв’язками. Метод

релаксацiї дозволяє в залежностi вiд особливостей математичної моделi пiдби-

рати його параметри для забезпечення найбiльш надiйної збiжностi розв’язкiв

при мiнiмально можливому числi iтерацiй.

Третiй роздiл дисертацiї присвячено опису розроблених математичних мо-

делей для розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу як багато-

прогонної непризматичної балки в статичних умовах та з урахуванням еласто–

гiдродинамiчного змащення пiдшипникiв пiд час його обертання.

Розроблено метод розрахунку компонентiв НДС при статичному згинаннi ва-

лопроводу одночасно у вертикальнiй та горизонтальнiй площинах, пiдшипни-

ки якого представленi односторонньою неоднорiдною нелiнiйною змiщуваною

пружною основою, який враховує довжину, зазор та деформацiю вкладишiв, а

також лiнiйнi та кутовi змiщення пiдшипникiв в обох площинах. Для розв’язання

нелiнiйної системи рiвнянь статичного згину валiв у роботi використано метод

скiнченних елементiв та метод послiдовних наближень з релаксацiєю. Статич-

ний згин валiв розраховується як суперпозицiя двох розв’язкiв: згин вiд жорст-

кого змiщення вузлових опор у межах пiдшипника на його поверхнi (пружна

основа вiдсутня); згин на пружнiй основi вiд зовнiшнiх сил та реактивних на-

вантажень вiд жорсткого змiщення пiдшипникiв (вузловi опори у межах пружної

основи вiдсутнi).

Розроблено модель еласто–гiдродинамiчного змащення дейдвудного пiдшип-

ника. Поля тиску змащення визначається методом скiнченних елементiв, ра-

дiальнi перемiщення вкладишу визначаються за допомогою наближеного асимп-

тотичного методу, а рiвновага мiж ними — методом послiдовних наближень з

релаксацiєю.

Розроблено метод розрахунку компонентiв НДС при згинаннi суднового ва-

лопроводу з урахуванням змащення у декiлькох або всiх його пiдшипниках. Для

розв’язання нелiнiйної системи рiвнянь динамiчного згину валiв, у серединi до-

вжини кожного пiдшипника вводиться допомiжна вузлова опора, реакцiя якої

мiнiмiзується методами оптимiзацiї, а саме — рою часток та внутрiшньої точки.

При кожному розрахунку цiльової функцiї, для пошуку рiвноваги мiж реактив-

5



ними моментами плiвки змащення та розцентруванням валiв було застосовано

метод послiдовних наближень з релаксацiєю гiдродинамiчних тискiв.

Четвертий роздiл дисертацiї присвячено опису математичних моделей зов-

нiшнiх факторiв, що впливають на роботу валопроводу пiд час руху судна на

хвилях.

Описано основнi концепцiї розрахунку хитавицi судна на нерегулярному морсь-

кому хвилюваннi у частотнiй та часовiй областi на основi гiдродинамiчної теорiї

хитавицi та спектральної теорiї нерегулярного хвилювання.

Описано метод визначення iнерцiйних навантажень механiчної природи на

елементи валопроводу при повздовжнiй хитавицi на нерегулярних хвилях. До-

слiджено вплив iнерцiйних навантажень на навантаження пiдшипникiв валопро-

воду на рiзних режимах хвилювання та в екстремальних умовах.

Описано застосування теорiї несучої поверхнi до розрахунку гiдродинамiч-

них навантажень на гребний гвинт пiд час руху судна на тихiй водi та на хвилях.

Дослiджено залежнiсть амплiтуд навантажень на гребний гвинт, спричинених

регулярними хвилями та хитавицею, вiд висоти та довжини хвилi.

Описано методологiю оцiнювання загальних деформацiй корпусу судна шля-

хом чисельного iнтегрування рiвнянь згину i зсуву непризматичної балки та мiс-

цевих деформацiй днищового перекриття методом скiнчених елементiв у стерж-

невiй iдеалiзацiї вiд змiни посадки судна та хвильових навантажень. Наведено

формули визначення лiнiйних та кутових змiщень пiдшипникiв, спричинених

загальною та мiсцевою деформацiями корпусу судна. Проведено дослiдження

величин амплiтуд стрiлок прогину корпусу судна та днищового перекриття, а

також вiдповiдних змiщень пiдшипникiв на регулярних хвилях в залежностi вiд

висоти та довжини хвилi.

У п’ятому роздiлi дисертацiї описано загальну модель функцiонування вало-

проводу з урахуванням його взаємодiї з корпусом судна при його русi на тихiй

водi та в умовах нерегулярного морського хвилювання, а також загальну мето-

дологiю визначення навантажень на судновий валопровiд пiд час стоянки, руху

судна на тихiй водi або регулярному та нерегулярному хвилюваннi.

За допомогою розробленої моделi функцiонування проведено тестовi розра-

хунки навантажень, що дiють на валопровiд контейнеровоза 4400 TEU довжи-

ною 280 м. Проведено аналiз впливу окремих зовнiшнiх факторiв пiд час хи-
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тавицi на роботу валопроводу.

Ключовi слова: згин вала, навантаження на валопровiд, хитавиця судна,

нерегулярне хвилювання, метод скiнченних елементiв, оптимiзацiя, пропульсив-

ний комплекс судна, еласто–гiдродинамiчне змащення пiдшипникiв, дейдвудний

пiдшипник, математичне моделювання
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ABSTRACT

Ursolov O. I. Determination of loads acting on the shafting of the ship during its

movement on intensive irregular waves. — Manuscript qualification scientific work

Thesis for the degree of philisophy doctor in speciality 135 — shipbuilding. —

Admiral Makarov National University of Shipbuilding, Nikolaev, 2020.

In the case of shafting failure during operation, the vessel loses movement and

controllability. It can lead to overturning in rough weather conditions. On the other

hand, failures associated with the shafting lead to loss of shipowner profit or loss of

ability to perform a combat mission, as well as to large additional repair costs.

More accurate marine propulsion shafting operation models and calculation sche-

mes of its stress–deformed states will allow to predict possible risks of future shafting

operation and to specify its design dimensions when designing a vessel or alignment

parameters on existing vessels.

This problem becomes especially relevant due to the fact that the modes of

shafting operation during ship motions on the waves are the least studied at present.

Thus, the relevance of the thesis research is determined by:

1. The need to improve the marine propulsion shafting models for the alignment

calculation on calm water and the operation during ship motions;

2. The need to develop a comprehensive calculation method for assessing the

impact of the ship motions on the joint operation of the ship–shafting system;

3. The need to conduct comprehensive studies of the impact of the ship motions

on the shafting operation in order to determine the load acting on the shafting.

The purpose of the thesis is to develop a method for determining the loads

acting on the shafting during the joint operation of the ship–shaft system during ship

motions on intensive irregular waves.

The scientific novelty of the obtained results are as follows.

1. For the first time, using the methods of ship theory, ship structural mechanics

and hydrodynamic lubrication theory, a complex model of the ship–shafting system

dynamics during ship motion on waves, which takes into account propeller hydrody-

namic forces, ship motion inertial forces, forces caused by ship’s hull deformation on

waves and elastohydrodynamic lubrication in propeller shaft bearings is developed.

2. With the help of the obtained ship–shafting system operation model, for the

first time a complex method of calculation of static and dynamic loads acting on the
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shafting, which are to be taken into account at the design and alignment calculation

stages.

3. Using the finite element method, the method of marine propulsion shafting

static bending calculation was improved, the bearings being represented as a one–

sided inhomogeneous nonlinear displaceable elastic foundation, that allowed to take

into account the length, clearance, deformation and offsets of bearings.

4. Using finite element and optimization methods, the method of marine propul-

sion shafting bending calculating with elastohydrodynamic lubrication in all bearings

was improved, that allowed clarifying the conditions of its operation.

5. The bearing elastic foundation modeling using the finite element method was

further developed, by means of which the expressions for the Winkler elastic foun-

dation beam finite element were obtained, which allowed to take into account the

change of the stiffness coefficient along the bearing length.

6. On the basis of generalization and extension of expressions for relaxation,

methods of successive approximations relaxation were further developed, which al-

lowed ensuring reliable convergence of marine propulsion shafting nonlinear calcu-

lations.

The theoretical significance of the study is to develop a comprehensive marine

propulsion shafting mathematical model and a generalized method for determining

the loads acting on it, both when the ship does not move and when it is moving on

calm water and in conditions of intensive regular and irregular waves.

The practical significance of the obtained results are as follows.

1. The developed marine propulsion shafting method bending calculation methods

in static and dynamic conditions can be used for more accurate alignment calcula-

tions.

2. The developed model of shafting operation during ship moving on irregular

waves can be used to estimate the shafting bending parameters in order to take into

account undesirable phenomena that require changes in its design and technological

parameters.

3. The obtained dependencies can be used to assess the impact of the ship motions

on the loads acting on the shafting.

4. The developed elastic foundation finite element with a parabolic stiffness co-

efficient along element length can be applied to more accurate modeling of inhomo-
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geneous elastic foundations using fewer finite elements.

5. The developed generalized relaxation method can be applied to the solution of

a wide range of nonlinear problems with feedback having high parameter sensitivity,

including shipbuilding problems.

In the first chapter, the publications on accidents related to the marine propul-

sion shafting, methods of its bending calculations and its operating conditions are

analyzed.

The analysis of marine propulsion shafting failures has shown that shafts fatigue

failure, wiping, crowning, scoring and pitting of white metal stern tube bearings, as

well as intensive wear of non–metallic water–lubricated stern tube bearings are quite

common causes of ship failures. The common root causes of these failures are poor

shaft alignment, too simple shafting calculation models or ignoring ship operation in

rough weather at the shaft alignment calculation stage, as usually only the shafting

operation at main engine rated power and calm water ship operation is considered.

The performed literature analysis allowed to determine the relevant direction of

the thesis research.

In the second chapter, the main methods used and developed in the dissertation

are described.

An elastic foundation stiffness matrix with a parabolic stiffness coefficient along

element length has been developed, which more accurately models the deformation of

marine propulsion shafting bearings and allows reducing the required finite elements

number for one bearing.

A generalized relaxation method is proposed, proving reliable successive approx-

imations method convergence in solving shafting bending nonlinear problems with

feedback. The relaxation method allows performing adjustments its parameters ac-

cording to the mathematical model features, providing the most reliable convergence

of solutions with the minimum possible number of iterations.

In the third chapter, the developed marine propulsion shafting bending mathe-

matical models as a multi–span non–prismatic beam in static conditions and taking

into account bearings elastohydrodynamic lubrication during shafting rotation are

described.

A method for shafting static bending calculation in both vertical and horizontal

planes is developed, the bearings being represented as a one–sided inhomogeneous
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nonlinear displaceable elastic foundation taking into account the length, clearance

and deformation of bearing bushes, as well as linear and angular bearings offsets in

both planes. The finite element method and the method of successive approximations

with relaxation are used were used to solve the nonlinear system of shafting static

bending equations. Static bending of the shafting is represented as a superposition of

two solutions: bending from the rigid displacement of nodal supports on the bearing

surface (elastic foundation is absent); bending on an elastic foundation from external

forces and reactive loads from rigid bearings displacements (nodal supports within

an elastic basis are absent).

A stern tube bearing elastohydrodynamic lubrication model is developed. Lubri-

cation pressure fields are determined by the finite element method, the bearing bush

radial displacements are determined by the approximate asymptotic method and the

equilibrium between them are searched by the successive approximations method

with relaxation.

The shafting bending calculation method taking into account lubrication in sev-

eral or all bearings is developed. To solve the dynamic shafting bending nonlinear

system of equations, auxiliary nodal support is introduced in the middle of each

bearing length. The reactions of these supports are minimized by the optimization

methods, namely the particle swarm and the interior point methods. In each objec-

tive function calculation, the successive approximations method with hydrodynamic

pressure relaxation of was applied to find the balance between the lubrication film

reactive moments and the journal misalignment.

In the fourth chapter, the mathematical models of the external factors affecting

shafting operation during ship movement on the waves are described.

The basic concepts of calculating ship motions on irregular sea waves in fre-

quency and time domains based on hydrodynamic seakeeping theory and irregular

waves spectral theory are described.

A method for determining the mechanical inertial loads on the shafting elements

during longitudinal ship motions on irregular waves is described. The influence of

inertial loads on the shafting bearing loads at different weather conditions and in

extreme conditions has been studied.

The application of the lifting surface theory to the propeller hydrodynamic loads

calculation during ship movement on calm water and on waves is described. The
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dependence of the additional propeller loads amplitudes caused by regular waves and

ship motions, depending on the height and length of the wave is investigated.

The methodology for estimating hull girder deflection by numerical integrating

the non-prismatic beam bending and shear equations and local beam–idealized bottom

grillage deflection by the finite element method caused by changes in the ship loading

condition and wave loads is described. The formulas for determining the linear and

angular bearing offsets caused by girder and bottom deflections are presented. The

amplitudes of the girder and bottom deflections, as well as the corresponding bearing

offsets, on regular waves depending on the height and length of the wave are studied.

In the fifth chapter, the general shafting operational model taking into account

its interaction with the ship hull during its movement on calm water and regular or

irregular waves are described. Also, the general methodology for determining loads

on the marine propulsion shafting when the ship does not move and during ship

movement on calm water or regular and irregular waves are presented.

Using the developed shafting operation model, test calculations of loads were

performed for the shafting of a 4400 TEU container ship 280 m length. The analysis

of separate external factors impact during ship motions on the shafting operation is

carried out.

Key words: shaft bending, loads on the shafting, ship motions, irregular waves,

finite element method, optimization, ship propulsive complex, elastohydrodynamic

lubrication of the bearings, stern tube bearing, mathematical modeling
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ВСТУП

Однiєю з найважливiших частин пропульсивного комплексу судна є судно-

вий валопровiд, що передає енергiю головного двигуна (ГД) на гребний гвинт

(ГГ) та складається з гребного та промiжних валiв, пiдшипникiв i муфт. У випад-

ку вiдмови валопроводу у процесi експлуатацiї, судно втрачає хiд та керованiсть.

Якщо таке вiдбувається в умовах вiдкритого моря пiд час шторму, судно без ходу

не може тримати курс на хвилi, його розвертає лагом до хвиль, що призведе до

перекидання. Таким чином, конструктивне забезпечення надiйностi роботи ва-

лопроводу є однiєю з основних задач забезпечення мореплавства судна. З iншого

боку, поломки пов’язанi з валопроводом призупиняють або обмежують функцiо-

нування судна, що призводить або до втрати прибутку судновласника (оператора

судна), або втрату можливостi виконувати бойову задачу. Крiм того, позачерго-

вий ремонт валопроводу вимагає великих додаткових витрат, у тому числi на

постановку судна у док. Таким чином, забезпечення довговiчностi валопроводу

сприяє пiдвищенню функцiональної та економiчної ефективностi судна.

Аналiз аварiйностi суднових валопроводiв показав, що втомнi руйнування ва-

лiв, перегрiвання, плавлення, випiнг i втомне руйнування дейдвудних пiдшипни-

кiв з бабiту, а також iнтенсивне зношення неметалевих дейдвудних пiдшипникiв,

що змащуються водою, є достатньо частими причинами аварiй на суднах. Осно-

вою цих аварiй часом є неякiсне центрування валопроводу або виборi параметрiв

центрування без врахування впливу функцiонування судна в умовах хвилюван-

ня, оскiльки зазвичай розглядається лише робота валопроводу при номiнальнiй

потужностi ГД та експлуатацiї судна на тихiй водi.

Причинами аварiй також є нерацiональний вибiр параметрiв валопроводу об-

умовлений недосконалiстю розрахункових схем. Так, у розрахунках компонен-

тiв напружено–деформованого стану (НДС) при згинаннi валопроводу часто ви-

користовують простi моделi пiдшипникiв з припущеннями, якi не дозволяють

адекватно моделювати поведiнку валопроводу, наприклад — з нехтуванням дов-

жиною пiдшипникiв представляючи їх вузловими опорами, нехтуванням гiдро-

динамiчним або еласто–гiдродинамiчним змащенням пiдшипникiв, у тому числi

дейдвудних, тощо.

Бiльш точнi моделi роботи суднового валопроводу та розрахунковi схеми йо-

го НДС дозволять передбачати можливi ризики майбутньої експлуатацiї вало-
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проводу та уточнювати його конструктивнi розмiри при проектуваннi судна або

параметри центрування на iснуючих суднах.

Особливо актуальною ця проблема становиться у зв’язку з тим, що режими

роботи валопроводу в умовах хитавицi судна на хвилях є найменш вивченими на

даний час. У багатьох дослiдженнях є лише вказiвки на значний вплив погодних

умов на роботу валопроводу.

Таким чином, актуальнiсть дисертацiйного дослiдження визначається:

1. необхiднiстю вдосконалення моделей суднових валопроводiв для розра-

хункiв параметрiв їх центрування на тихiй водi та роботи в умовах хитавицi

суден;

2. необхiднiстю розробки комплексного розрахункового методу оцiнювання

впливу хитавицi на сумiсну роботу системи судно–валопровiд;

3. необхiднiстю проведення комплексних дослiджень впливу хитавицi судна

на роботу валопроводу з метою визначення навантаження, яке дiє на валопровiд.

Зв’язок роботи з науковими програмами, планами, темами. Дисертацiйне

дослiдження пов’язано з виконанням прикладної держбюджетної науково–дос-

лiдницької роботи «Розробка методу визначення головних розмiрiв та характе-

ристик кораблiв берегової охорони для захисту морських кордонiв держави» (ДР

№ 0115U000305) та держбюджетної науково–дослiдницької роботи «Розробка

методологiї пiдвищення ефективностi та безпеки рiчкової транспортної системи

України» (ДР № 0117U000347), що виконувалися кафедрою теорiї та проектува-

ння суден Нацiонального унiверситету кораблебудування iменi адмiрала Мака-

рова. Напрямок дослiдження вiдповiдає Закону України № 3715–VI (редакцiя вiд

05.12.2012) «Про прiоритетнi напрями iнновацiйної дiяльностi в Українi»; «Мор-

ськiй доктринi України на перiод до 2035 року», що затверджено постановою

Кабiнету Мiнiстрiв України № 1307—2009—п (редакцiя вiд 28.12.2018); «Нацiо-

нальнiй транспортнiй стратегiї України на перiод до 2030 року», що затверджено

розпорядженням Кабiнету Мiнiстрiв України № 430–2018–р (вiд 30.05.2018).

Об’єктом дослiдження є процес проектування валопроводiв пропульсивних

комплексiв суден.

Предметом дослiдження є методи розрахунку навантаження, що дiє на ва-

лопровiд при русi судна на хвилюваннi.

Метою дисертацiйної роботи є розробка методу визначення навантажень,
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якi дiють на валопровiд при сумiснiй роботi системи судно–валопровiд в умовах

руху судна на iнтенсивному нерегулярному хвилюваннi.

Задачi дослiдження. Для досягнення поставленої мети дисертацiйного до-

слiдження, необхiдно вирiшити такi задачi.

1. Аналiз причин та статистики аварiй пропульсивних комплексiв суден, об-

умовлених вiдмовами у роботi суднових валопроводiв.

2. Удосконалення методу розрахунку компонентiв НДС при статичному про-

сторовому згинаннi валопроводу.

3. Удосконалення методу розрахунку компонентiв НДС при просторовому

згинаннi валопроводу з урахуванням еласто–гiдродинамiчного змащення в йо-

го пiдшипниках.

4. Вибiр обчислювальних методiв для нелiнiйних розрахункiв деформування

вкладишiв пiдшипникiв та їх змащення.

5. Розробка моделi функцiонування системи судно–валопровiд при ходi судна

на хвилюваннi.

6. Розробка методу розрахунку параметрiв НДС валопроводу в умовах хита-

вицi судна.

7. Дослiдження впливу хитавицi на навантаження, що дiють на валопровiд.

8. Розробка рекомендацiй з використання розроблених методiв розрахунку

навантажень, що дiють на валопровiд у статичних умовах та в умовах штормо-

вого плавання.

Методи дослiдження. Для визначення прогину валопроводу, днищового пе-

рекриття машинного вiддiлення (МВ) та гiдродинамiчних тискiв змащення пiд-

шипникiв валопроводу застосовано метод скiнченних елементiв (МСЕ). Для роз-

в’язання нелiнiйних рiвнянь згину валiв та забезпечення збiжностi розв’язкiв за-

стосовано метод послiдовних наближень з релаксацiєю та методи оптимiзацiї.

Визначення перемiщень поверхнi вкладишiв пiдшипникiв виконувалося за до-

помогою наближеного асимптотичного методу. Для iнтегрування рiвняння згину

корпусу судна застосовано метод трапецiй. Розрахунок гiдродинамiчних сил, що

дiють на ГГ, виконувався за теорiєю несучої поверхнi. Розрахунок хитавицi судна

виконувався на основi гiдродинамiчної теорiї хитавицi, методу плоских перерi-

зiв та спектральної теорiї хитавицi. Методи аналiзу та синтезу застосованi при

побудовi загальної математичної моделi суднового валопроводу.
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Робота ґрунтується на наукових роботах вiтчизняних та закордонних вчених:

в областi теорiї хитавицi — Крилова О. М., Хаскiнда М. Д., Салькаєва А. З.,

Ремеза Ю. В., Нєкрасова В. О. та iн.; в областi будiвельної механiки корабля —

Шиманскького Ю. О., Постнова В. О., Суслова В. П., Кочанова Ю. П., Козлякова

В. В., Короткiна Я. I., Сердюченко А. М. та iн.; в областi розрахункiв суднових

валопроводiв — Батрака Ю. А., Murawski L., Mourelatos Z. P., Parsons M. G. та

iн.; в областi трибологiї дейдвудних пiдшипникiв — Hirani H., Litwin W., Xie Zh.,

Rao Zh. та iн.; В областi розрахункiв навантажень на ГГ — Войткуського Я. I.,

Басiна А. М., Мiнiовича I. Я., Лiпiса В. Б., Шпакова В. С. та iн.

Наукова новизна отриманих результатiв полягає у наступному.

1. Вперше на основi використання методiв теорiї корабля, будiвельної меха-

нiки корабля та гiдродинамiчної теорiї змащення розроблено комплексну модель

динамiки системи судно–валопровiд при русi судна на хвилюваннi, яка врахо-

вує дiючi на валопровiд гiдродинамiчнi сили на гребному гвинтi, iнерцiйнi сили

вiд хитавицi судна, сили вiд деформування корпусу судна на хвилях та еласто–

гiдродинамiчне змащення в пiдшипниках гребного вала.

2. Вперше на основi отриманої моделi функцiонування системи судно–валоп-

ровiд розроблено комплексний метод розрахунку дiючих на валопровiд стати-

чних та динамiчних навантажень, якi необхiдно враховувати на стадiях проекту-

вання валопроводу та вибору параметрiв його центрування.

3. На основi методу скiнченних елементiв удосконалено метод розрахунку

компонентiв НДС при статичному згинаннi суднового валопроводу, пiдшипни-

ки якого представленi односторонньою неоднорiдною нелiнiйною змiщуваною

пружною основою, що дозволило врахувати довжину, зазор, деформування та

змiщення пiдшипникiв.

4. На основi використання методiв скiнченних елементiв та оптимiзацiї удо-

сконалено метод розрахунку компонентiв НДС при згинаннi суднового валопро-

воду з урахуванням еласто–гiдродинамiчного змащення у всiх пiдшипниках, що

дозволило уточнити умови його роботи.

5. Отримало подальший розвиток моделювання пружної основи пiдшипника

методом скiнченних елементiв, за допомогою якого узагальнено вирази для ма-

трицi жорсткостi стержневого скiнченного елемента пружної основи Вiнклера,

що дозволило врахувати змiну коефiцiєнта жорсткостi вздовж пiдшипника.
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6. На основi узагальнення та розширення виразiв для релаксацiї отримав

подальший розвиток метод релаксацiї послiдовних наближень, що дозволило

забезпечити надiйну збiжнiсть нелiнiйних розрахункiв суднового валопроводу.

Теоретичне значення дослiдження полягає у розробцi комплексної матема-

тичної моделi функцiонування суднового валопроводу та узагальненого методу

визначення дiючих на нього навантажень, як при вiдсутностi руху судна, так i

при його ходi на тихiй водi та в умовах iнтенсивного регулярного i нерегулярно-

го хвилювання.

Практичне значення одержаних результатiв полягає у наступному.

1. Розробленi методи розрахунку компонентiв НДС при згинаннi суднового

валопроводу у статичних i динамiчних умовах навантаження можуть бути вико-

ристанi для бiльш точних розрахункiв його центрування.

2. Розроблена модель роботи валопроводу при русi судна на нерегулярних

хвилях може бути використана для оцiнювання компонентiв НДС при згинаннi

валопроводу з метою урахування небажаних явищ, якi потребують змiни його

конструктивних та технологiчних параметрiв.

3. Побудованi залежностi можуть бути використанi для оцiнювання впливу

хитавицi судна на навантаження, що дiють на валопровiд.

4. Розроблена матриця жорсткостi скiнченного елементу пружної основи з

параболiчною залежнiстю коефiцiєнта жорсткостi за довжиною може бути за-

стосована для бiльш точного моделювання неоднорiдних пружних основ iз ви-

користанням меншої кiлькостi скiнченних елементiв.

5. Розроблений узагальнений метод релаксацiї може бути застосований до

розв’язання низки нелiнiйних задач зi зворотними зв’язками при великiй чутли-

востi параметрiв, в тому числi суднобудiвних.

Впровадження результатiв. Результати дослiдження використанi у навчаль-

ному процесi Нацiонального унiверситету iменi адмiрала С. О. Макарова при

читаннi лекцiй з ходовостi та хитавицi судна. Розробленi методи розрахункiв

компонентiв НДС при згинаннi валопроводу та впливу хитавицi i хвиль на його

роботу знайшли застосування при виконаннi розрахункiв центрування у ПП «Iн-

телектуальнi морськi технологiї» та вдосконалення програмного забезпечення

«ShaftDesigner».

Апробацiя результатiв дисертацiї. Результати дисертацiйної роботи докла-
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далися та отримали позитивну оцiнку на VII науково–практичнiй конференцiї

Всеураїнського конкурсу студентських наукових робiт з природничих, технiчних

та гуманiтарних наук «Суднобудування та водний транспорт» у 2016 р. (м. Ми-

колаїв, НУК) [5], VI, VII та VIII мiжнародних науково–технiчних конференцiях

«Iнновацiї в суднобудуваннi та океанотехнiцi» у 2015, 2016 та 2017 р (м. Ми-

колаїв, НУК) [6, 8, 10, 11]; Всеукраїнськiх науково–технiчних конференцiях з

мiжнародною участю «Сучаснi технологiї проектування, побудови, експлуата-

цiї i ремонту суден, морських технiчних засобiв i iнженерних споруд» у 2016,

2017 та 2018 р (м. Миколаїв, НУК) [7, 9, 13]; V мiжнароднiй науково–технiчнiй

конференцiї «Комп’ютерне моделювання в наукоємних технологiях» у 2018 р

(м. Харкiв, ХНУ) [12]; науково–технiчнiй конференцiї «Транспортнi технологiї

(морський та рiчковий флот): iнфраструктура, судноплавство, перевезення, авто-

матизацiя» у 2018 р (м. Одеса, НУ «ОМА») [14].

Публiкацiї. За темою дисертацiї опублiковано 14 наукових праць, з них: три

статтi у наукових фахових виданнях України, затверджених МОН України [2–

4, 15], одна з яких без спiвавторства [3]; одна стаття англiйською мовою у поль-

ському науковому виданнi, що входить до наукометричних баз Scopus та Web of

Science [1]; 10 тез доповiдей на наукових конференцiях [5–14].

Особистий внесок здобувача. Дисертацiйна робота є закiнченим компле-

ксним дослiдженням. Всi теоретичнi та практичнi результати дисертацiї були

отриманi здобувачем особисто. У роботах, написаних в спiвавторствi, здобува-

чевi належить: [4, 7] — аналiтичний огляд публiкацiй щодо iснуючих матриць

жорсткостi (МЖ) пружної основи (ПО), розробка МЖ скiнченного елементу

(СЕ) ПО з параболiчним законом змiни жорсткостi вздовж елемента, виконан-

ня розрахункiв, аналiз результатiв; [8] — розробка методу розрахунку компонен-

тiв НДС при згинаннi валопроводу на одностороннiй неоднорiднiй нелiнiйнiй

змiщуванiй ПО, написання програми, виконання розрахункiв, аналiз результатiв;

[11, 13] — розробка еласто–гiдродинамiчної моделi дейдвудного пiдшипника, на-

писання програми, виконання розрахункiв, аналiз результатiв; [1, 9] — розроб-

ка методу розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу з урахуван-

ням змащення у його пiдшипниках, написання програми, виконання розрахункiв,

аналiз результатiв; [14] — виконання розрахункiв навантажень на ГГ за теорiєю

несучої поверхнi, аналiз результатiв; [10, 12] — розробка математичної моделi
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роботи валопроводу при русi судна на зустрiчних нерегулярних хвилях, напи-

сання програми, виконання розрахункiв, аналiз результатiв; [2, 6] — виконання

розрахункiв хитавицi i навантажень на пiдшипники валопроводу, аналiз резуль-

татiв.

Структура роботи. Дисертацiя складається з анотацiї, перелiку умовних по-

значень, вступу, 5 роздiлiв, висновкiв, списку використаних джерел i 13 додаткiв.

Дисертацiя мiстить 375 бiблiографiчних посилань, 40 рисункiв i 6 таблиць у

основному текстi. Обсяг дисертацiї складає 287 сторiнок, зокрема: 146 сторiнки

основного тексту, 33 сторiнок використаних джерел, та 85 сторiнок додаткiв.
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РОЗДIЛ 1

АНАЛIЗ СУЧАСНИХ ДОСЛIДЖЕНЬ В ОБЛАСТI РОЗРАХУНКIВ ТА

ПРОЕКТУВАННЯ СУДНОВИХ ВАЛОПРОВОДIВ

У роздiлi 1 наведено огляд публiкацiй стосовно статистики, та причин ава-

рiйностi судових валопроводiв, методiв розрахунку компонентiв його НДС при

згинаннi та рiзних експлуатацiйних факторiв, що впливають на його роботу. На-

самперед, у пiдроздiлi 1.1 розглянутi публiкацiї стосовно аварiйностi суднових

валопроводiв, проведено їх аналiз. У пiдроздiлi 1.3 аналiзуються iснуючi методи

розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу. Пiдроздiл 1.3 присвяче-

но аналiзу дослiджень рiзних внутрiшнiх та зовнiшнiх експлуатацiйних факторiв

роботи валопроводу. Нарештi, у пiдроздiлi 1.4 пiдведенi пiдсумки аналiтичного

огляду лiтератури та вибрано напрям дослiджень.

1.1 Аналiз статистики та причин аварiй суднових валопроводiв

Пiдроздiл 1.1 присвячено огляду публiкацiй вiтчизняних та закордонних авто-

рiв з приводу аварiйностi суднових валопроводiв. Зроблено висновок, що частi-

ше вiдмови валопроводiв спричиненi трiщинами та руйнуванням валiв i дейдву-

дних пiдшипникiв з бабiту через втомну мiцнiсть та контактне стирання. Однiєю

з основних причин таких руйнувань є неякiсне центрування або вибiр його па-

раметрiв.

1.1.1 Загальнi данi щодо аварiйностi валопроводiв

У цьому роздiлi автор не ставить за мету аналiз усiх iснуючих публiкацiй,

пов’язаних з аварiями, надiйнiстю i довговiчнiстю, експлуатацiйними умовами

роботи, методами проектування, розрахункiв та центрування суднових валопро-

водiв, оскiльки це не є можливим в силу того, що кiлькiсть таких публiкацiй на

даний момент дуже велика i автор не має доступ до всiх подiбних публiкацiй.

Бiльш доцiльним є аналiз основних публiкацiй, якi дають загальне уявлення про

сучасний стан проблем проектування та розрахункiв суднового валопроводу.

Сапiга В. В. у своїй дисертацiї [16] вiдзначає, що аварiйнiсть, пов’язана з
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втратою ходу та керованостi займає приблизно половину всiх аварiйних ситуа-

цiй на суднах. У той же час валопровiд є однiєю за найвразливiших компонентiв

судна, вихiд з ладу якого призводить до втрати ходу судна та припинення вико-

нання функцiї судна. Також наводяться статистика та основнi причини аварiй на

суднах за вiком, з якої можна зробити висновок, що найбiльш частi аварiї при-

ходяться на першi сiм рокiв, через прихованi заводськi дефекти i необiзнанiсть

екiпажу про особливостi нових типiв суден та приблизно через 18–24 рокiв пiсля

побудови пов’язаних зi зношенням елементiв судна. Також Сапiга В. В. звертає

увагу на те, що допомiжний флот вiйськових сил України на 95% складається з

суден старше 25 рокiв, що може призвести до аварiйних ситуацiй.

Шведський клуб є провiдним страховим агентством в областi суднобудува-

ння [17], яке збирає та публiкує статистику страхових звернень судновласникiв

щодо поломок на суднах [18–20]. За статистикою, з тих чи iнших причин судно

вiдмовляє 1–2 рази за життєвий цикл, а найбiльш частою причиною механiчних

вiдмов є порушення умов змащення деталей механiзмiв. За загальною кiлькi-

стю механiчних поломок "лiдерами"є контейнеровози, балкери та танкери, а за

частотою поломок серед числа суден окремого типу — контейнеровози, сухован-

тажнi та пасажирськi судна. За даними Шведського клубу у перiод з 1998 по

2004 роки 23% усiх страхових звернень щодо механiчних поломок на суднах

усiх типiв приходилося на силову установку (не враховуючи головнi, допомiжнi

двигуни, котли та турбокомпресор); з 2012 по 2014 роки — 22% (109 випадкiв),

а в перiод з 2015 по 2017 роки — 23% (168 випадкiв). Приблизно такий самий

порядок кiлькостi поломок приходиться на ГД, що за статистикою є найбiльш

коштовними поломками. Все це свiдчить про актуальнiсть проблем, пов’язаних

з надiйнiстю силової установки.

Бiльш детальна та перерозподiлена (в оригiнальнiй статистицi поломки пiд-

рулюючих пристроїв були вiднесенi до силової установки, а не до рульових

пристроїв) статистика з 2012 по 2014 роки зображена на рис. 1.1. З рис. 1.1а

видно, що 15% вiд загальної кiлькостi приходиться силову установку, тобто на

валопровiд, рушiї, редуктор та iнше. Бiльш детальна статистика по силовiй уста-

новцi свiдчить про те, що дейдвудний пристрiй зазнає найбiльш частих поломок

серед пропульсивної установки (29 випадкiв, 37%).
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(а) усi механiчнi несправностi (б) несправностi у силовiй установцi

Рисунок 1.1 — Статистика аварiй на суднах, спричинених механiчними

вiдмовами [19]

1.1.2 Аварiї через втрату втомної мiцностi валiв

Чура М. Н. та Файвисович А. В. [21, 22] приводять деяку статистику поло-

мок валопроводiв. Так у 1935 роцi Англiйськiй Ллойд повiдомляв, що 3,6% усiх

оглянутих валiв пiдлягали замiнi через втомну корозiю. У Далекосхiдному ба-

сейнi у перiод 1971–1991 роки при 8–22% докуваннях суден виявленi трiщини в

гребних валах. За даними Росiйського морського регiстру суднопластва (РМРС)

у перiод 1979–2004 рокiв щорiчно через поломки валопроводiв вiд 2 до 10% вiд

загальної кiлькостi аварiй. У перiод 2005–2008 рокiв 18% аварiй пропульсивного

комплексу судна були пов’язанi з вiдмовами валопроводiв, що становить близько

9% вiд загальної кiлькостi аварiй суден. Найчастiше трiщини виникали у бiль-

шого дiаметра конуса гребного вала, у шпонкового паза, у кромок та зварних

швiв облицювання, а найбiльш схильнi до трiщин вали дiаметром бiльше 400

мм . Основна причина виникнення трiщин — це втома матерiалу.

Кушнер Г. О. [23] вiдзначає, що найбiльш частотнi поломки валопроводiв

це трiщини, корозiя, розшарування гуми, зношення та розбивання дейдвудних

пiдшипникiв та сальникiв. Трiщини гребних валiв, спричиненi високими зги-

нальними напруженнями становлять близько 25% вiд загальної кiлькостi трiщин

у валопроводах.

Майкл Р. [24] ще в 1958 р. описував масовi трiщини у валопроводах кораблiв

вiйськового флоту США, а саме 39% усiх оглянутих валопроводiв у перiод 1944–
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1945 рокiв мали трiщини вiд корозiйної втоми, переважно у районi дейдвудного

пiдшипника, а пiзнiше, до 1948 року вже 56% валiв мали трiщини. Основною

причиною виявилася електролiтична втома i була вирiшена встановленням гу-

мових покриттiв, що захищають вал вiд дiї солоної води. Як додатковi причини

називаються крутильнi коливання, контактна корозiя, корозiйна втома, сумiсна

дiя втоми матерiалу та ударних навантажень (наприклад льодових). Масовi по-

ломки валiв також мали мiсце на суднах типу Лiбертi через позацентрову тягу

ГГ.

Bantham I. та Filcek P. [25] розслiдували поломки валопроводiв суден, що

знаходилися пiд наглядом Регiстру Ллойда. Вони зазначають, що поломки в

основному валiв пов’язанi з втомою через фретiнг та пiдвищення температу-

ри пiд час контактного тертя вала з пiдшипником, корозiю, поверхневi дефекти,

агресивне зовнiшнє середовище. Вiдзначається, що хоча сам механiзм втомних

руйнувань вiдомий i зрозумiлий, сукупнiсть таких факторiв як особливостi кон-

струкцiї, недолiки виробництва та умови експлуатацiї, не завжди передбачуванi

або зрозумiлi в повнiй мiрi. Також у [25] розглянуто кiлька типових поломок

валопроводiв пов’язаних з частковим оголенням гвинта, вiдповiдно iнтенсивної

роторної вiбрацiї i трiщин у валi через контакт з корпусом сальника; низько-

го демпфування гвинта регульованого кроку при нульовому кроцi, вiдповiдних

iнтенсивних крутильних коливань та втомної трiщини; трiщинами на валi у мi-

сцях зварювання, яке було виконано пiд час попереднього ремонту; фретинговим

руйнування колiнчатих валiв через неправильний вибiр матерiалу вкладиша пiд-

шипника; тривалою втратою гiдродинамiчного змащення гумового пiдшипника,

що спричинило його перегрiв. Усi цi поломки пiдкреслюють необхiднiсть на ста-

дiї проектування передбачати поведiнку валопроводу у всiх можливих режимах

експлуатацiї.

Cowper B. [26] дослiджував поломки, якi мали мiсце у 1998–1999 р. на п’яти

канадських поромах. Низьке навантаження носового дейдвудного пiдшипника

призвело до збiльшення прогону мiж сусiднiми пiдшипниками, iнтенсивної ро-

торної вiбрацiї та руйнування пiдшипникiв. Також, на одному з суден розцен-

трування вала редуктора (велика рiзниця у навантаженнях на пiдшипники реду-

ктора) привела до втомного руйнування зубчастого колеса, iнтенсивного зносу

його поверхнi через недостатню зону контакту. Усiх цих поломок можна було б
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уникнути бiльш якiсним центруванням валопроводу при побудовi.

Henderson K. [17] провiв аналiз поломок двох найбiльш поширених типiв

пропульсивних установок, а саме малооборотнi дизельнi двигуни з прямою пе-

редачею на гвинт фiксованого або регульованого кроку. Зазначається, що уста-

новки з прямою передачею на гвинт фiксованого кроку схильнi до бiльших кру-

тильних навантажень на гвинт та валопровiд через регулярну змiну напрямку

обертання, що призводить до вiдносної нерухомостi з’єднувальних фланцiв та

поступового притирання, що робить їх ще менш нерухомими. Пiсля цього мо-

жливе руйнування з’єднувальних болтiв один за iншим. Установки з гвинтами

регульованого кроку мають бiльш стабiльну швидкiсть обертання, але через ве-

лику масу гвинта у кормовiй частинi валопроводу має мiсце бiльший згинальний

момент. Крiм того, болтовi з’єднання проектують на чистий зсув i роботу на но-

мiнальному режимi двигуна, хоча руйнування болтiв може бути викликано фре-

тинговою корозiєю, а дiючi навантаження можуть перевищувати навантаження

при нормальнiй роботi.

Dymarski Cz. i Narewski M. [27] бiльш детально розглядали вiдмови, пов’язанi

з руйнуванням з’єднувальних болтiв. У ходi розслiдування виявилося, що трiщи-

ни болтiв можуть бути розташованi не у площинi максимальних перерiзуючих

сил, а у мiсцi зовнiшнiх заокруглень отворiв фланцiв. Це свiдчить про те, що

причиною руйнування стала втрата втомної мiцностi вiд змiнних згинальних на-

пружень у болтових з’єднаннях. Такi вiдмови можуть мати мiсце у з’єднаннях

гребних валiв з промiжними валами, де дiють значнi згинальнi моменти. За дани-

ми [27], найбiльш частi поломки у валопроводi мають мiсце на буксирах, суднах

постачання та спецiального призначення та спричиненi неправильним центрува-

нням.

Vizentin G. [28] розглянув найбiльш частотнi поломки пропульсивної уста-

новки, особливу увагу було придiлено втомним руйнуванням валiв. Крутильнi

коливання вiд надмiрних збурень на дизельному двигунi зазначаються як основ-

на причина втомного руйнування валопроводiв. Згинальнi напруження також

вносять вклад у втомнi руйнування, в той час як повздовжнiми коливаннями,

як правило, можна знехтувати при оцiнцi втомної мiцностi. Зазначається, що

зношення, корозiя, низька якiсть матерiалу, перевантаження, концентрацiї напру-

жень та ударнi навантаження знижують втомну мiцнiсть валопроводу. Основни-
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ми мiсцями виникнення втомних трiщин i руйнувань названi шпонковi з’єднання

гвинта, заокруглення, конуснi дiлянки вала, фаски, шлiцовi з’єднання, болтовi

з’єднання фланцiв, бiля кореня лопатi ГГ. Зазначається, що неправильне центру-

вання може призвести до надмiрних збурювальних сил у двигунi, а також велику

увагу слiд придiляти вибору форми i розмiрiв концентраторiв напружень.

1.1.3 Аварiї через руйнуванням дейдвудних пiдшипникiв

Поломки пiдшипникiв не є виключно проблемою експлуатацiї, а у рiзнi часи

була бiльш загальною проблемою машинобудування. Так наприклад Conway-

Jones J. та iншi [29], Strecker W. [30] описували типовi поломки пiдшипникiв

ковзання з бiлого метала, якi як правило застосовуються у суднових валопрово-

дах. Серед типових вiдмов пiдшипникiв згадують окружнi виїмки на поверхнi

вкладиша та вала (scoring), плавлення та розмазування вкладиша (wiping), темпе-

ратурна пластична деформацiя пiдшипника (crowning), трiщини та вiдшарування

бабiту (pitting), фретiнг (fretting), корозiя, електрична корозiя, кавiтацiя та ерозiя.

Основними причинами поломок пiдшипникiв є тертя пiд час запуску та зупинки

вала, вiбрацiя, перевантаження та перегрiв, домiшки (наприклад вода) у мастилi,

електричний струм та наднизькi або надвисокi тиски у плiвцi змащення.

Lipsith G. [31] повiдомляє, що з 2013 по 2017 роки судновласники звiтували

до Американського бюро судноплавства про приблизно 200 вiдмов пiдшипникiв

валопроводу. З основних факторiв ризику називають: установки з одним дейдву-

дним пiдшипником через бiльше навантаження на нього; великий ексцентриси-

тет упору ГГ; маленькi дiаметри валiв i великi прогони мiж пiдшипниками, якi

сприяють iнтенсивнiй роторнiй вiбрацiї i руйнуванню пiдшипникiв.

Kang D. C. та Kock F. [32] повiдомляють про 13 поломок на нових суднах по-

будованих у Китаї пiд наглядом Det Norske Veritas Germanischer Lloyd (DNV GL)

пов’язаних iз перегрiвом дейдвудних пiдшипникiв на ходових i швартовних ви-

пробуваннях та пiд час експлуатацiї на тихiй водi та на хвилях. Хоча основною

причиною були неправильний розрахунок центрування та великi гiдродинамi-

чнi сили на ГГ пiд час циркуляцiї, застосуванням EAL сприяло гiршим умовам

гiдродинамiчного змащення дейдвудного пiдшипника.

Класифiкацiйне товариство DNV GL придiляє велику увагу розслiдуванням
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поломок дейдвудних пiдшипникiв [33–35]. Наприклад Bakken G. M. [33] роз-

слiдував втомне руйнування дейдвудного пiдшипника пiсля установки пiдру-

люючого пристрою у кормовiй частинi, що спричинило змiни у жорсткостi та

деформацiях корпусу. Зазначається, що такi модернiзацiї корпусу потребують

повторного центрування валопроводу. Dahler G. та Vartdal B. J. [34] повiдомля-

ють про збiльшення вiдмов дейдвудних пiдшипникiв з 2006 по 2010 роки через

перегрiв, плавлення, випiнг та втомне руйнування бабiту. Як причини називають

значне розцентрування вала у пiдшипнику, значнi гiдродинамiчнi навантаження

на ГГ (наприклад при поворотi або частковому зануреннi гвинта), похибок при

центруваннi.

Iseskar J. J. [35] розглянув найбiльш частi та коштовнi поломки силових уста-

новок, а саме перегрiвання та надирання, втомне руйнування та розшаровування

бабiту кормового дейдвудного пiдшипника, iнтенсивне зношення неметалевих

вкладишiв пiдшипникiв, трiщини у фланцевих з’єднаннях. Сценарiй виникне-

ння надирання (рис. 1.2а) є втрата гiдродинамiчного режиму змащення, пору-

шення тепловiдведення i пiдвищення температури, плавлення та розмазування

шару бабiту (як правило у кормовiй частинi дейдвудного пiдшипника). З причин

перегрiвання пiдшипникiв названi надмiрнi гiдродинамiчнi сили на ГГ пiд час

циркуляцiї судна. Втомне руйнування бабiту (рис. 1.2б) виникає через циклiчнi

навантаження вiд роторної вiбрацiї протягом деякого часу, виникнення трiщин,

якi збiльшуються через високi гiдродинамiчнi тиски змащення, вiдколювання

окремих частин бабiту (зазвичай на кормовому кiнцi), попадання їх у мастило i

наступне iнтенсивного зношення пiдшипникiв через дряпання поверхонь вала i

вкладиша. В одному з розглянутих випадкiв, корозiя та забруднення охолоджу-

вальної системи призвели до iнтенсивного зношення неметалевого дейдвудного

пiдшипника, що змащуються водою, (рис. 1.2в) за рiк експлуатацiї.

Одним iз шляхiв вирiшень проблем з розцентруванням вала у дейдвудних

пiдшипникiв називають запровадження так званого "double slope bearing" [31,

34, 35], бабiтових дейдвудних пiдшипникiв з подвiйним розточуванням, що за-

безпечує велику зону контакту у рiзних експлуатацiйних умовах та полiпшує

умови роботи пiдшипника. Також повторне бiльш ретельне центрування вало-

проводiв приводить до менших температур у пiдшипниках i у багатьох випадках

виключає подальшi поломки при експлуатацiї.
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(а) надирання бабiту (б) втомне руйнування бабiту

(в) зношення неметалевих пiдшипникiв

Рисунок 1.2 — Типовi руйнування дейдвудних пiдшипникiв [35]

Руйнування сальникiв також є великою проблемою, оскiльки це призводить

до обводнення мастила та забруднення Свiтового океану [34, 36–38], приблизно

80 млн лiтрiв на рiк [39]. У джерелах [31, 32, 35, 40, 41] зазначається, що сучаснi

вимоги до екологiчностi судноплавства стимулюють перехiд вiд змащення дей-

двудних пiдшипникiв мiнеральними маслами до екологiчно прийнятних мастил

(Environmentally acceptable lubricants, EAL) [42, 43], якi мають меншу в’язкiсть,

тож менше сприяють розвитку гiдродинамiчного режиму змащення i вiдповiдно

бiльш чутливi до розцентрування вала. Iнше вирiшення сучасних екологiчних
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проблем дейдвудного пристрою є повернення до змащення дейдвудних пiдши-

пникiв морською водою. До появи дейдвудних пристроїв зi змащенням маслами,

як матерiал вкладишу дейдвудних пiдшипникiв використовували бакауту (lignum

vitae), який був у результатi занесений до Червоної книги, але тим не менш не

завжди мiг безвiдмовно працювати протягом п’яти рокiв [39]. Зараз як матерiал

вкладиша використовують полiмери та резини [39, 41, 44], якi змащуються за-

бортною водою, що призводить до ще гiрших умов змащення гiдродинамiчного

режими змащення через значно меншу в’язкiсть води порiвняно з маслами.

Соков Є. В. у своїй дисертацiї [45] розглянув особливостi, причини вiдмов

та iнтенсивнiсть зношення рiзних типiв неметалевих дейдвудних пiдшипникiв,

що змащуються водою. Зазвичай неметалевi пiдшипники вiдмовляють через не-

рiвномiрне зношення матерiалу вкладиша за довжиною. Вiбрацiя ГГ вiдзнача-

ється як причина передчасної вiдмови дейдвудних пiдшипникiв, облицювання

вала та сальникiв. Основнi дефекти гумово–металевих пiдшипникiв це розша-

рування та вифарбовування гуми, трiщини на поверхнi вкладишiв, а основними

причинами є абразивне зношення, скатування, перегрiв вiд циклiчних наванта-

жень. Текстолiтовi вкладишi призводили до наскрiзних трiщин в облицюваннi,

а сам пiдшипник обвуглювався, що були iнiцiйованi недостатнiм прокачуванням

охолоджувальної води на температурному розширенню вала. Для капролонових

дейдвудних пiдшипникiв характерними є аварiї через iнтенсивне зношення вiд

корозiйно–ерозiйного руйнування облицювання вала, який працює як образив.

Вiдзначається, що монтажнi та експлуатацiйнi скривлення валопроводу, стан ло-

патей ГГ, деформацiї днища та умови роботи (частота реверсiв, навiгацiйнi умо-

ви плавання, температура навколишнього середовища) найбiльше впливають на

строк служби дейдвудних пiдшипникiв.

Таким чином, основними причинами поломок валопроводу можна назва-

ти втому матерiалу валопроводу (валiв у районi дейдвуда, колiнчастих валiв,

фланцевих з’єднань, зубiв редуктора, тощо) [17, 21, 23–28, 31, 35, 46], втомнi

руйнування бабiтових вкладишiв (переважно дейдвудних) [23, 26, 29–31, 33–

35], перегрiвання, плавлення та випiнг пiдшипникiв (переважно дейдвудних)

[26, 29, 31, 32, 35, 47], iнтенсивне зношення неметалевих дейдвудних пiдшипни-

кiв, що змащуються водою [23, 25, 31, 34, 35, 45, 46]. Основнi причини поломок

це гiдродинамiчнi навантаження на ГГ, деформацiї корпусу судна, iнтенсивнi
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роторнi та крутильнi коливання, неякiсна процедура або/та розрахунок центру-

вання. Усi цi проблеми об’єднанi одним спiльним недолiком — неврахуванням у

розрахунках валопроводу можливих експлуатацiйних станiв, що вiдрiзняються

вiд нормальної роботи пропульсивної установки.

1.2 Огляд пiдходiв до розрахункiв компонентiв НДС при згинаннi ва-

лопроводу

У пiдроздiлi 1.2 розглянуто основнi iснуючi розрахунковi схеми та методи

розрахунку валопроводу у статичних умовах i в експлуатацiї з урахуванням зма-

щення в його пiдшипниках. Пiсля критичного аналiзу виявлено значнi недолiки

в iснуючих методах розрахункiв компонентiв НДС при згинаннi валопроводу.

1.2.1 Статичний згин валiв

Основна задача виконання розрахункiв центрування суднового валопроводу

є пошук висотних змiщень пiдшипникiв, якi забезпечать його надiйнiсть та дов-

говiчнiсть, тобто забезпечення максимальної ймовiрностi безвiдмовної роботи

та перiоду експлуатацiї. На практицi характеристики надiйностi та довговiчно-

стi визначаються опосередковано через виконання вимог класифiкацiйних това-

риств та виробникiв обладнання до параметрiв напружено–деформованого стану

(НДС) елементiв валопроводу, для визначення яких необхiдно розрахувати пру-

жну лiнiю згину валiв.

Точнiсть визначення змiщень вимiрюється десятими долями мiлiметру, що на

декiлька порядкiв менше габаритних розмiрiв валопроводу. Така точнiсть вима-

гає не тiльки високоточного обладнання для виконання центрування, а i якнай-

бiльш точних моделей валопроводу у розрахунках.

Усi стани валопроводу, що розглядаються при розрахунках центрування, мо-

жна умовно роздiлити на статичнi та експлуатацiйнi, вiдповiдно пiдходи до роз-

рахункових схем також мають певнi вiдмiнностi. Розглянемо спочатку пiдходи

до розрахунку статичного згину валiв, що знаходяться у станi покою на пiдши-

пниках.
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Найбiльш поширеною моделлю валопроводу у розрахунках є багатопрогон-

на балка, яка найчастiше розраховується МСЕ як найбiльш унiверсальний та

зручний для програмування метод, але також зустрiчаються публiкацiї, в яких

застосовується теорема трьох моментiв [48]. Вiдносно точним також є розраху-

нок компонентiв НДС при згинаннi валопроводу у спецiалiзованих пакетах для

скiнченно елементного аналiзу загального призначення, наприклад «ANSYS»,

«FEMАP» або «COSMOS/M» [16, 49–53] якi тим не менш не є зручними та пра-

ктичними через великi витрати часу на пiдготовку моделi, розрахунок та обробку

результатiв.

Колiнчастий вал ГД прийнято представляти як еквiвалентної балка, що на-

водиться у його документацiї [54–58] або розрахована спецiальними методами

[59, 60], хоча також iснують представлення колiнчастого вала у виглядi просто-

рової балочно–рамної конструкцiї [48].

Особливу увагу слiд придiляти моделям пiдшипникiв, особливо кормового

дейдвудного, оскiльки вiд має велику довжину, що значно впливає на згин вала

[61–63]. Однак, бiльшiсть робiт з розрахунку компонентiв НДС при згинаннi ва-

лопроводу обмежуються представленням пiдшипникiв жорсткою вузловою опо-

рою, в деяких враховується пiддатливiсть вкладишiв або опорних конструкцiй

[56–58, 64–67], а в деяких дейдвуднi пiдшипник представлено двома чи трьома

вузловими опорами [16, 64, 68–72]. Бiльш складнi багатовузловi моделi дейдву-

дних пiдшипникiв використовувались у роботах [63, 65, 73–77] та реалiзованi у

програмному комплексi «ShaftDesigner».

Батрак Ю. А. та iншi [63] зазначають, що iснує декiлька пiдходiв до моделю-

вання пiдшипникiв у розрахунковiй схемi валопроводу: проста вузлова, двосто-

роння вузлова, кiльцева вузлова та цилiндрична опори. Перша модель не вра-

ховує можливий вiдрив вала, першi двi не дають можливостi виконувати розра-

хунок згину у горизонтальнi площинi i тiльки четвертий тип враховує довжину

пiдшипника.

Деякi уточнення моделi дейдвудного пiдшипника порiвняно з вузловою опо-

рою виконано у роботах Астраханської школи. Тьен Ч. Д. та Комаров В. В. [76,

78] представили розрахунки за розробленим алгоритмом визначення дискретно–

розподiленої реакцiї дейдвудного пiдшипника методом послiдовних наближень.

Мiронов А. I. [79] описує двi моделi дейдвудного пiдшипника на суцiльнiй та
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дискретнiй ПО, але, хоча враховується зона контакту вала з вкладишем, коефiцi-

єнт жорсткостi вважався постiйним за довжиною та незалежним вiд вдавлення

вала у вкладиш. Кушнєр Г. О. та iншi [23, 80] експериментально та теорети-

чно дослiджували жорсткiсть неметалевого вкладиша, а також запропонували

кусково–лiнiйну залежнiсть (три дiлянки) для зношеного пiдшипника Слiд за-

значити, що усi згаданi пiдходи метод розраховано лише на згин у вертикальнiй

площинi, в них не була фактично враховано нелiнiйнiсть коефiцiєнта жорсткостi

ПО за глибиною вдавлення вала та змiщення дейдвудних пiдшипникiв.

Murawski L. [81] представляє залежнiсть жорсткостi дейдвудного пiдшипника

полiномом 10–го порядку за довжиною пiдшипника.

Кочанов Ю. П. та iншi [82] експериментально та теоретично дослiджували

НДС опори пiдшипника при контактi з валом, та розробили модель визначення їх

жорсткостi на основi наступних припущень: опори знаходяться в пласкому НДС,

оскiльки вiдсутнi значнi зусилля у повздовжньому напрямку; коефiцiєнт жорс-

ткостi однаковий для всiєї довжини ПО i дорiвнює коефiцiєнту, розрахованому у

перерiзi з найбiльшою радiальною деформацiєю вкладиша; нормальнi контактнi

напруження у перерiзi розподiленi за косинусоїдальним законом; радiальнi пе-

ремiщення поза зоною контакту малi, тому прийнятi рiвними нулю; окружними

перемiщеннями знехтувано, оскiльки експеримент показав їх малiсть; вал вважа-

ється абсолютно жорстким. У моделi враховується нелiнiйна залежнiсть коефiцi-

єнта жорсткостi ПО вiд радiального вдавлювання вала та можливiсть часткового

вiдриву вала. Для визначення рiвноважного положення iзольованої шийки ва-

ла використовується метод послiдовних наближень. Прийнятнiсть розробленої

моделi була доведена експериментально.

1.2.2 Згин валiв при експлуатацiї

Розглянемо тепер пiдходи до розрахунку компонентiв НДС при згинаннi ва-

лопроводу в умовах експлуатацiї, яких характеризується наявнiстю гiдродинамi-

чних сил на ГГ та змащенням у пiдшипниках.

Mourelatos Z. P. та Parsons M. G. [83] представили метод визначення рiвнова-

жного положення вала з дейдвудним пiдшипником, що змащується водою, решта

пiдшипникiв представленi вузловими опорами без урахування змащення. Про-
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iлюстровано нестабiльнiсть збiжностi розв’язку рiвнянь рiвноваги валопровiд–

пiдшипники, яка не дає можливостi розв’язувати задачу виключно методом по-

слiдовних наближень. Тому для пошуку положення рiвноваги валопроводу за-

проваджено використання методу оптимiзацiї, а саме сiмплекс методу.

Не Т. та iншi [84] описують алгоритм визначення рiвноважного положення

шийки вала у дейдвудному пiдшипнику з врахуванням форми згину вала у ме-

жах пiдшипника, але без зв’язку з рештою валопроводу. На зовнiшньому циклi

визначається ексцентриситет та нахил вала, на середньому — досягається баланс

сил у системi, а на внутрiшньому — розв’язується рiвняння Рейнольдса для ша-

ру змащення пiдшипника методом скiнченних рiзниць. Для пошуку положення

вала були застосовано метод Ньютона–Равсона та метод послiдовних наближень

з релаксацiєю.

Vulic N. [85] пiдкреслив важливiсть врахування плiвки змащення у розрахун-

ках центрування на вiдмiну вiд загальноприйнятого пiдходу до її нехтування. Вiн

представив метод пошуку рiвноважного положення вала з урахуванням змаще-

ння, однак модель пiдшипника представлена апроксимацiєю розв’язку рiвняння

Рейнольдса для пiдшипника вiдносною довжиною 0 < 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ ≤ 2, так що будь–

якi модифiкацiї поверхнi опори (зношення, double slope), пружнi перемiщення

неметалевого вкладиша та форма згину шийки вала не можуть враховуватися.

Також зазначаються труднощi у збiжностi розв’язку методом послiдовних на-

ближень.

Xing H. та iншi [86] розглядає поведiнку валопроводу за допомогою пiдходу

Multi–Body Dynamics, який реалiзований у програмному забезпеченнi «ANSYS».

Розглядалося змащення пiдшипникiв та пружних прогинiв вкладиша пiдшипни-

ка i було показано, що слiд розраховувати змащення дейдвудних пiдшипникiв

з урахуванням реальної кривини шийки вала. На жаль, жодних деталей щодо

методу та його збiжностi у статтi не представлено.

Аналогiчно, Andreau C. та iн. [87] зазначають, що розв’язана задача глобаль-

ної рiвноваги валопроводу з урахуванням пружних перемiщень вкладиша пiдши-

пника за допомогою iтерацiйної процедури, але нiякого уточнення щодо методу

пошуку рiвноваги та його збiжностi не було зроблено.

Gurr C. та Rulfs H. [88] розглядають змащення на основi чисельного розв’я-

зання рiвняння Рейнольдса тiльки для дейдвудного пiдшипника, змащення у iн-

43



ших пiдшипниках враховувалося спрощено без врахування перекосу. Застосова-

на iтеративна схема також не обговорюється.

На жаль, у малочисельних публiкацiях з цiєї теми змащення розглядається

лише для дейдвудного пiдшипника, використовуються спрощенi моделi змаще-

ння або не роз’яснюються методи пошуку глобальної рiвноваги валопроводу.

Таким чином, вiдсутнiй унiверсальний метод розрахунку компонентiв НДС при

згинаннi валопроводу зi змащенням у декiлькох або усiх пiдшипниках одночасно

з урахуванням точної форми шийок валiв.

1.3 Фактори, що впливають на роботу валопроводiв

У пiдроздiлi 1.3 розглянуто публiкацiї з дослiдженнями основних внутрiшнiх

та зовнiшнiх експлуатацiйних факторiв, що впливають на роботу валопроводу.

Розглянуто втомну мiцнiсть, повздовжнi, крутильнi та роторнi коливання, зма-

щення та зношення дейдвудних пiдшипникiв, гiдродинамiчнi та льодовi наван-

таження на ГГ, деформування корпусу судна та хитавицю, вплив якої вивчено

менше нiж iншi фактори.

1.3.1 Внутрiшнi функцiональнi фактори

Втомна мiцнiсть

Iснує велика кiлькiсть публiкацiй на тему аналiзу втомної мiцностi суднових

валiв, але розглянемо лише декiлька.

За даними Майкла Р. [24], до 1941 року розрахунок гребних валiв в основно-

му виконувався за емпiричними залежностями без адекватного врахування змiн-

них напружень, а лише за рахунок введення коефiцiєнта динамiчностi до стати-

чних напружень, а далi застосовувалася дiаграма Содерберга, за якою визначався

коефiцiєнт безпечностi. Також Майкл Р. наводить рiзнi пiдходи, якi застосовува-

лися до оцiнювання надiйностi валопроводу з 1934 по 1955 роки. Зменшення

концентрацiї напружень та обкатка валiв зменшують ймовiрнiсть втомного руй-

нування валiв.
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Балацький Л. Т. [89] у 1971 роцi розглянув особливостi втомної мiцностi у та-

ких основних типах з’єднань валiв як пресове, шпонкове, шлiцьове та фланцеве,

а також розглянуто вплив основних характеристик пресового з’єднання на йо-

го втомну мiцнiсть. Також наведено методи полiпшення втомної мiцностi валiв

пресових з’єднань, такi як збiльшення дiаметру вала, канавки на валi, виточки на

маточинi, поверхневе змiцнення термообробкою та пластичним деформуванням,

застосування полiмерних плiвок у з’єднаннi.

Vizentin G. [28] зазначає, що основними факторами, що впивають на появ-

лення трiщин є крутильнi та роторнi коливання, кiлькiсть запускiв та зупинок

пропульсивного комплексу, реверсiв та проходiв через забороненi зони, невдало

спроектована форма концентраторiв. Оцiнювання втомної мiцностi виконують за

допомогою крива втоми (кривої Веллера, S-N curve), методу аналiз першопри-

чин (root cause analisys), аналiзу дерева вiдмов (fault tree analysis). Вiдзначається,

що недолiком аналiзу дерева вiдмов є те, що метод враховує надiйнiсть основних

компонентiв пропульсивної системи (ГД, ГГ, валопровiд та iн.) окремо один вiд

одного.

Тiнь Д. В. and Мамонтов В. А. [90–92] дослiджували вплив початкових роз-

мiрiв трiщини вала на довговiчнiсть валопроводу. Показано, що зi збiльшенням

розмiрiв трiщини значно зменшується довговiчнiсть, а робота двигуна на ре-

жимах часткової завантаженостi може збiльшити довговiчнiсть вала до 6,5 рiв

при використаннi лише 45% потужностi. Розрахунки також показали, що гребнi

вали з трiщинами пiд з кутом 45 градусiв до осi вала можуть експлуатуватися

протягом великого перiоду часу (до 5 мiсяцiв) до виникнення аварiйної ситуацiї.

Han H. S. [93] дослiджував втомну мiцнiсть шпонкових з’єднання вала ре-

дуктора з зубчатим колесом, що знаходиться пiд дiєю крутильних та роторних

коливань.

Neto S. та iншi [94] представили експериментальну методику для дiагностики

руйнування суднових валопроводiв, а також описали застосування цiєї методики

та чисельнi розрахунки на валопроводi буксиру для зменшення рiвня вiбрацiї та

уникнення руйнування.

Чура М. М. [22] розробив розрахунковий метод оцiнювання перiоду появи

трiщин на суднових валопроводах з метою їх планової замiни до виникнення

аварiйної ситуацiї та пiдтвердив результати розрахункiв реальною довговiчнiстю
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близьких суден.

У роботi [48] пiд керiвництвом Лурьє I. А. розроблено критерiй втомної мi-

цностi суднових валiв та методику розрахунку валопроводiв криголамiв на втом-

ну мiцнiсть.

Вiбрацiя

Гребний гвинт, головний двигун та валопровiд є основними джерелами вi-

брацiї та шуму на суднах. Сили газiв у камерi згоряння дизельного двигуна при-

зводять до крутильних та повздовжнiх коливань у пропульсивному комплексi.

Через неоднорiднiсть поля швидкостей у диску ГГ за корпусом судна виника-

ють також пульсацiйнi сили на ГГ, якi крiм крутильних та повздовжнiх коливань

також призводять до роторних коливань валопроводу. Iще одним джерелом ро-

торних та крутильних коливань у валопроводi є неврiвноваженiсть мас у системi

[94]. Iнтенсивна вiбрацiя може призводити до трiщин у фундаментах пiдшипни-

кiв, корпусi судна, руйнування пiдшипникiв дейдвуда i гребного вала [95] та

некомфортних умов плавання екiпажу та пасажирiв судна.

Опублiковано велику кiлькiсть робiт з описаними методами та рекомендацiя-

ми розрахунку крутильних [96–103], повздовжнiх [96, 100, 104–106] та роторних

коливань [23, 77, 96, 97, 107–111] судового валопроводу у лiнiйнiй постанов-

цi та з урахуванням рiзного роду нелiнiйностей, деякi з яких враховують вза-

ємозв’язок мiж типами вiбрацiй [97, 100, 104–106]. Також проведено немало

експериментальних дослiджень коливань валопроводiв для дослiдження явища

та перевiрки розрахункових алгоритмiв [23, 95, 97, 105, 106, 111–113, 113–115].

Нижче буде звернено увагу на важливi результати стосовно дослiджень вiбрацiї

валопроводу.

У 1989 роцi Noonan E. F. за результатами Ship Structure Committee опублiку-

вав книгу [96], у якiй зiбрано попереднiй досвiд з аналiзу вiбрацiї корпусу судна i

пропульсивного комплексу. Наведено рекомендацiї щодо зменшення рiвня вiбра-

цiї вiд збурень на ГГ, а саме вибiр основних характеристик ГГ для запобiгання

виникнення кавiтацiї, встановлювання двох ГГ замiсть одного, коли це можливо,

проектування форми кормової кiнцiвки судна для забезпечення бiльш рiвномiр-

ного поля швидкостей та iн. Наводяться методи iзольованого розрахунку рiзних

видiв вiбрацiї валопроводу з прикладами застосування.
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Parsons M. G. та iншi [100] показали, що нехтування взаємозв’язком повздов-

жнiх та крутильних коливань через прилученi маси та демпфування ГГ майже

не впливає на власнi частоти коливань, але значно вливає на їх форми i може

призвести до недооцiнки амплiтуд на 50% у випадку, якщо резонанснi частоти

вiльних та крутильних коливань близькi.

Румб В. К. та Арутюнян, А. С. [116] вiдзначають важливiсть виконання

розрахункiв повздовжнiх коливань, особливо установок з довго–ходовими ди-

зельними двигунами через бiльшу пiддатливiсть щiк їх колiнчастих валiв. На-

приклад, повздовжнi коливання приводили до пошкоджень колiнчастих валiв

дизель–генераторiв криголамiв типу «Москва». Вiдзначається, що повздовжнi

демпфери знижують амплiтуду коливань до 5 разiв, але не змiнюють частоту

власних коливань системи. Важливо, що повздовжнi i крутильнi коливання є

зв’язаними та мають багато спiльного у методах розрахунку.

Corbo M. A. та Melanoski S. B. та iншi [98] зазначають, що дiаграма Кемп-

бела є основним iнструментом визначення резонансiв при розрахунку вiбрацiй

валопроводу. Також описуються принциповi вiдмiннiсть крутильних коливаннях

вiд поперечних, а саме: незалежнiсть власних частот вiд швидкостi обертання, у

той час як у роторних вiбрацiях на власнi частотi впливає змiнна жорсткiсть зма-

щення; вiбрацiйнi перемiщення не мають значення, на вiдмiну вiд перемiщень

вiд роторних коливань, якi можуть призводити до серйозних проблем; крутильнi

коливання як правило неможливо виправити врiвноваженням системи.

Murawski L. [62, 117, 118] показав важливiсть врахування жорсткостi та дем-

пфування граничних умов при розрахунку роторних коливань валопроводу, а са-

ме корпусу судна, корпусiв ГД та пiдшипникiв, плiвки змащення. Також Murawski

L. займався розробкою алгоритмiв для розрахункiв крутильних [118, 119] та пов-

здовжнiх коливань [104–106, 118]. У його роботах також описано пiдхiд до зни-

ження повздовжнiх коливань за рахунок вибору фазового кута мiж ГГ та колiн-

частим валом.

Знаменский Є. В. [77] розглядав задачу динамiки суднового валопроводу при

поперечних ударних навантаженнях з урахуванням геометричної та фiзичної не-

лiнiйностi та провiв експериментальне та теоретичне дослiдження пластичних

деформацiї вкладишу дейдвудного пiдшипника. Дейдвудний пiдшипник розгля-

даються як набiр пiддатливих вузлових опор, враховується вплив зазору та зно-
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шення вкладиша.

Батрак Ю. А. та iншi [107] зазначають, що важливiсть розрахунку вимуше-

них роторних коливань валопроводу обумовлена виникненням втомних руйну-

вань дейдвудних пiдшипникiв i пiдшипникiв кронштейнiв, руйнуванням багато-

оборотних валiв з шарнiрами, шуму та вiбрацiї корпусу судна. Вiдмiною рисою

роторних коливань валопроводiв суден є рiзниця мiж вертикальною та горизон-

тальною жорсткостями кронштейна та неметалевих пiдшипникiв. Пiдкреслю-

ється, що роторнi коливання тiсно пов’язанi з центруванням валопроводу, та

необхiднiсть розробки надiйних критерiїв оцiнювання рiвня роторних вiбрацiй

суднових валопроводiв.

Zhang X. та Gu X. [113] показали, що зменшення зони контакту у дейдвудно-

му пiдшипнику приводить до значного зменшення частоти власних роторних

коливань, особливо першої та третьої власної частоти.

Халявкiн О. О., Миронов А. И., Мамонтов В. А., Кушнер Г. О., Денисова Л.

М. та iншi представляють Астраханську школу дослiджень роторних вiбрацiй

суднових валопроводiв, що розробили власнi методи розрахунку роторних коли-

вань з врахуванням рiзних ефектiв, спричинених специфiкою неметалевих дей-

двудних пiдшипникiв [23, 110] та провели низку експериментальних дослiджень

[23, 114]. Основними висновками дослiджень є: розрахункова схема валопрово-

ду повинна враховувати реальну довжину дейдвудного пiдшипника [120, 121];

консольна дiлянка валопроводу має найменшу частоту власних коливань [122];

прилучена маса води ГГ i податливiсть дейдвудних пiдшипникiв знижують вла-

сну частоту коливань валопроводу [123–126]; збiльшення навантаження на пiд-

шипник веде до збiльшення його жорсткостi та збiльшення власної частоти ко-

ливань [127]; зношення втулки дейдвудного пiдшипника зменшує навантаження

на пiдшипники, змiнює власнi частоти коливань, що може привести до вiдриву

вала вiд пiдшипника та параметричних коливань валопроводу [114, 115, 128];

вiдсутнiсть резонансу роторних коливань валопроводу не є достатньою умовою

його стiйкої роботи, необхiдно також виконувати розрахунок вимушених коли-

вань [129]; розрахунки параметрiв центрування валопроводу при статичнiй ро-

ботi необхiдно доповнювати розрахунками роторних коливань, оскiльки це мо-

же показати необхiднiсть конструктивних змiн, наприклад вiдмову вiд носового

дейдвудного пiдшипника [129].
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Умови роботи дейдвудного пiдшипника

Iснує дуже велика кiлькiсть публiкацiй присвячених аналiзу умов змащення

у пiдшипниках ковзання, у тому числi дейдвудних пiдшипниках валопроводу,

але будуть розглянутi лише публiкацiї, якi вiдображають загальний напрямок

Свiтових дослiджень у цiй областi.

Дослiдження трибологiчних параметрiв пiдшипникiв включають як чисельнi

розрахунки [16, 65, 83–86, 130–166], так i рiзнобiчнi експериментальнi дослi-

дження на лабораторних установках [16, 133, 134, 139, 142–146, 153, 154, 157–

161, 163, 167–180]. У дослiдженнях основними методами розв’язання рiвняння

Рейнольдса [181], що описує поведiнку шару змащення, є МСЕ [131, 134], скiн-

ченних рiзниць [133, 135, 137] та скiнченних об’ємiв [144, 162, 164]. Найчастiше

розрахунок деформацiй вкладишу розраховують за допомогою МСЕ [131, 155]

або методу граничних елементiв [182]. Основна увага у дослiдженнях зверта-

ється на несучу здатнiсть пiдшипникiв, коефiцiєнт тертя, ексцентриситет вала,

жорсткiсть та демпфування плiвки змащення, та вплив повздовжнiх проточок

[130, 145, 146, 155, 159, 160, 164, 166, 169, 174, 180], деформацiй вкладишiв [83,

84, 86, 87, 130, 131, 134, 137, 142, 145–148, 152, 155, 156, 158, 159, 161–163, 182],

температури мастила [132, 134–136, 138, 156, 159, 163, 164, 169, 171, 183, 184]

та шорсткостi поверхонь [142, 145, 146, 163, 165, 175, 184] на характеристики

роботи пiдшипникiв, а також явищ пов’язаних зi роботою пiдшипникiв у перехi-

дному режимi (mixed lubrication regime) або режимi граничного тертя (boundary

lubrication) [65, 84, 139, 142–146, 163, 170, 180].

Статичнi та динамiчнi характеристики роботи пiдшипникiв значно погiршу-

ються при нахилi вала вiдносно осi пiдшипника (misalignment), особливо при

великих нахилах та навантаженнях на пiдшипник, що може призвести до його

вiдмови [132]. Гребний вал у дейдвудних пiдшипниках завжди в тiй чи iншiй

мiрi має нахил, тому дослiдженню нахилу прямого вала присвячено багато пу-

блiкацiй [132, 133, 135, 139, 147–152, 163, 165, 171, 184], а у деяких дослiдже-

ннях також враховується форма згину або взаємозв’язок шийки вала з рештою

валопроводу [16, 65, 83–87, 135, 136, 149, 178].

Jakeman R. W. [147–151] дослiджував коефiцiєнти жорсткостi i демпфування

дейдвудних пiдшипникiв з урахуванням нахилу шийки вала та розробив нелiнiй-
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ну модель дейдвудного пiдшипника, яку застосував для розрахункiв роторних

коливань валопроводу.

Hirani H. [138–141] дослiджував трибологiчнi характеристики дейдвудних

пiдшипникiв, пiдшипникiв двигунiв та iн., а також запропонував зручнi для ви-

користання вирази для розрахункiв основних параметрiв пiдшипникiв ковзання,

заснованi на розв’язках рiвняння Рейнольдса за Ocvirk та Sommerfeld.

Nikitas R. G. у своїй дисертацiї [135] дослiджував гiдродинамiчне змащення

у дейдвудних пiдшипниках, у тому числi «double slope» пiдшипниках i зазначає,

що їх основна перевага в збiльшенi запасу по допустимим нахилам валiв, що

забезпечує їх бiльшу надiйнiсть у екстремальних умовах експлуатацiї судна.

Xie Zh., Rao Zh. Sh., Ta N. та iншi [142–146] описали розроблений метод

побудови кривої Стрiбека у всiх можливих режимах роботи пiдшипника та екс-

периментально пiдтвердили його достовiрнiсть. Їх дослiдження показали, що:

збiльшення зазору пiдшипника веде до зниження коефiцiєнту тертя у гiдроди-

намiчному режимi змащення [146]; зменшення модулю пружностi та твердостi

матерiалу вкладиша сприяє переходу до змiшаного режиму змащення на меншiй

швидкостi обертання [146]; зменшення шорсткостi поверхонь сприяє переходу

до змiшаного та гiдродинамiчного режиму змащення на меншiй швидкостi обер-

тання [146]; збiльшення товщини вкладиша пiдшипника зменшує максимальнi

тиски у плiвцi змащення [142].

При порушеннi дейдвудного сальника можливе обводнення мастила, що при-

зводить до гiрших умов роботи пiдшипникiв. Сапига В. В. [16] дослiджував

обводнення мастила у дейдвудному пiдшипнику та розробив рекомендацiї по за-

безпеченню працездатностi валопроводу при обводненi. Sada H. та iншi [136]

дослiджував вплив характеристик екологiчно прийнятних мастил на роботу дей-

двудного пiдшипника i показав, що вони є бiльш толерантнi до обводнення нiж

мiнеральнi мастила.

Бабiт є найлiпшим матерiалом для дейдвудних пiдшипникiв через те, що

має найбiльше питоме навантаження та допустиму експлуатацiйну температу-

ру [185]. Однак, оскiльки, як вже зазначалося ранiше, через забруднення свiто-

вого океану стимулюється перехiд на неметалевi пiдшипники, що змащуються

морською водою. На даний час 5% свiтового комерцiйного флоту вже викори-

стовують вiдкритi дейдвуднi пiдшипники, змащуванi забортною водою [186], а
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на вiйськових кораблях (наприклад, ВМС США) такi системи застосовуються

давно для запобiгання виявлення через витiк масла через дейдвудний сальник.

При використаннi таких пiдшипникiв немає необхiдностi у встановленнi кор-

мового дейдвудного сальника та значно зменшуються витрати на їх обслуго-

вування, оскiльки вiдсутнi трати на мастило для їх змащення. В останнi два

десятирiччя посилився iнтерес до вивчення характеристик роботи дейдвудних

пiдшипникiв з полiмерiв, гум та iнших неметалевих матерiалiв зi змащенням

водою [16, 45, 65, 83, 85, 87, 130–157, 157–164, 167–179, 182–186].

Особливої уваги заслуговують роботи Litwin W. [152–157, 157–161, 169–179],

який дослiджував експлуатацiйнi характеристики дейдвудних пiдшипникiв, що

змащуються водою. Основна увага придiляється дослiдженням пiдшипникiв з

неметалевих матерiалiв, таких як полiмери та гуми, але також дослiджувалися

пiдшипники з бронзи [153, 154] та композитнi пiдшипники [174]. Виконувались

як експериментальнi дослiдження на розробленiй експериментальнiй установцi

[152–157, 157–161, 169–179], так i розрахунковi експерименти на розробленiй

програмi оцiнювання несучої знатностi пiдшипника розрахунку змащення [152–

157, 157–161, 170–177]. Розроблена модель роботи пiдшипника враховує дефор-

мацiю вкладиша пiдшипника за допомогою МСЕ [152, 155, 156, 158, 159, 161],

локальне зношення пiдшипника пiсля початкового перiоду роботи [170], нахил

шийки вала [152, 171] та повздовжнi проточки у пiдшипнику [155, 159, 160].

Основними висновками робiт Litwin W. є: несуча здатнiсть пiдшипникiв з во-

дяним змащенням значно обмежена через низьку в’язкiсть води [170]; нахил

вала до осi пiдшипника зменшує несучу здатнiсть пiдшипникiв, але для неме-

талевих пiдшипники з низьким модулем пружностi цей ефект менше, нiж для

жорстких [152]; бiльшi зазори та меншi модулi пружностi, а також проточки у

нижнiй частинi пiдшипника призводять до меншої несучої спроможностi пiдши-

пника [154, 155]; згин шийки вала призводить до бiльш iнтенсивного зношення

неметалевого пiдшипника [178].

Велика увага також придiляється дослiдженням зношення вкладишiв пiдши-

пникiв [45, 65, 139, 167–171, 178, 180, 184, 185].

Мамонтов В. А. [168] отримав емпiричнi залежностi зношення капролони-

вих дейдвудних пiдшипникiв за довжиною та по окружностi, якi свiдчать про

бiльше зношення у кормовiй частинi та наявнiсть зношення по всiй поверхнi
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пiдшипника, що свiдчить про його динамiчну природу.

Румб В. К. та iншi [65, 184] вiдзначають, що зношення має три основнi ста-

дiї: початкове зношення поверхонь, перiод нормальної експлуатацiї та перiод

iнтенсивного зношення пiсля досягнення граничного зазору. Основна увага при

оцiнцi довговiчностi пiдшипника має придiлятися призначенню початкового i

граничного зазорiв та визначенню iнтенсивностi зношення у перiод нормальної

експлуатацiї. Крiм того показано, що неметалевий пiдшипник зношується не рiв-

номiрно, а саме на початкових етапах бiльше на кормовiй частинi де мають мiсце

бiльшi контактнi тиски. З процесом зношення тиски та iнтенсивнiсть зношення

на кормовiй частинi пiдшипника зменшуються, а на носовiй навпаки ростуть.

Соков Є. В. [45] розробив метод оцiнювання швидкостi зношення дейдвудних

пiдшипникiв, критерiєм зношення у якому прийнято швидкiсть зношення, а вiд-

мовою вважається досягнення граничного зазору. Виконано експериментальнi

дослiдження пiдшипникiв з рiзних матерiалiв i доведено можливiсть зменшення

довжини неметалевих дейдвудних пiдшипникiв, порiвняно з вимогами класифi-

кацiйних товариств.

1.3.2 Зовнiшнi експлуатацiйнi фактори

Гiдродинамiчнi навантаження на гребнi гвинти

Дослiдженням гiдродинамiки ГГ придiлялося багато уваги як у минулому

столiттi, так i за останнi 20 рокiв. Однак, основна увага дослiдникiв направ-

лена на розрахунки, експерименти, розробку нових геометричних форм ГГ для

пiдвищення ефективностi роботи ГГ, а проблемам визначення поперечних на-

вантажень на ГГ присвячено значно менше публiкацiй.

Методи визначення гiдродинамiчних навантажень на ГГ роздiляються на екс-

периментальнi [48, 187–213], теоретично–розрахунковi, серед яких можна ви-

дiлити чисельне розв’язання рiвняння Рейнольдса для шару змащення мето-

дом скiнченних об’ємiв [49, 50, 187, 205, 214–226], метод граничних елементiв

[187, 227, 228], теорiя елемента лопатi [187, 224] та вихрова теорiя несучої лi-

нiї та поверхнi [204, 213, 219, 229–239]. Слiд зазначити, що великий вклад як

у експериментальне, так i в теоретичне дослiдження нестацiонарних нестацiо-
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нарних навантажень на ГГ зроблено у другiй половинi минулого столiття вче-

ними з ЦНДI iм. акад. О. М. Крилова та опублiковано у працях цiєї органiзацiї

[48, 188, 189, 191, 195, 201–204, 207, 209, 210, 236–238, 240–243]. Окремо слiд

видiлити наближенi методи [24, 48, 207, 232–235, 244], якi зручно застосовува-

ти на початкових стадiях проектування та розрахунку центрування валопроводу

або за вiдсутностi даних про геометрiю ГГ, корпусу судна або поле швидкостей.

Войткунський Я. I. [230] описав «схему А» та «схему Б» визначення по-

стiйних та гармонiчних навантажень на ГГ в залежностi вiд номiнального поля

швидкостей, що заснованi на вихровiй теорiї. «Схема А» на вiдмiну вiд «схеми

Б» враховує параметри цилiндричних перерiзiв лопатей, що дозволяє детально

враховувати особливостi геометрiї i робить цей метод бiльш унiверсальним. Та-

кож показано, що для парної кiлькостi лопатей мають мiсце бiльшi амплiтуди

упору та крутного моменту та меншi поперечнi амплiтуди поперечних наванта-

жень, а для непарної кiлькостi лопатей — навпаки.

Abbas N. [219] виконав порiвняння результатiв розрахункiв декiлькох набли-

жених методiв i показав, що «схема Б» дає дуже близькi результати до резуль-

татiв обчислювальної гiдродинамiки (computational fluid dynamics, CFD) i може

бути використаний для практичних задач.

Басiн А. М. та Мiнiович I. Я. [245] зазначають, що при визначенi перiоди-

чних навантажень на ГГ необхiдна менша точнiсть нiж при визначенi упора та

крутного моменту. Зазначається, що неточнiсть кроку та кута мiж лопатями при

виготовленi гвинта веде до гiдродинамiчної неврiвноваженостi ГГ та збiльшення

перiодичних навантажень.

Driesel S. [220] показав, що судна з меншим коефiцiєнтом повноти мають

бiльш рiвномiрне поле швидкостей, тому наприклад контейнеровози мають мен-

шi пульсацiї навантажень на ГГ нiж танкери.

Viner А. С. [246] зазначає, що нерiвномiрнiсть дотичного поля швидкостей

сприяє бiльшим амплiтудам поперечних сил i крутного моменту, а нерiвномiр-

нiсть повздовжнього поля призводить до бiльших амплiтуд згинальних моментiв

та повздовжнiх сил. При занадто близькому розташуваннi лопатей ГГ та корпусу

судна значно пiдвищуються значення амплiтуди вертикальної та горизонтально

поперечних гiдродинамiчних сил. Згинальнi моменти на трьох лопатних ГГ мо-

жуть досягати до 50% вiд крутного моменту, а при збiльшеннi кiлькостi лопатей
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амплiтуди навантажень зменшуються.

Майкл Р. [24] ще в 1958 р. зазначає, що кронштейни порушують однорiднiсть

потоку i викликають вiбрацiйнi навантаження на ГГ, недостатнiй зазор мiж гвин-

том i корпусом судна викликає вiбрацiю, напруження у гребному валi зростають

при пiдвищеннi швидкостi ходу, зменшеннi осадки, в штормову погоду, та при

встановленi пера керма пiд гострим кутом. Зазначається, до поломок на суднах

типу Лiбертi призвела позацентрова тяга (ексцентриситет упору) ГГ, що осо-

бливо посилюється при ходi в баластi i на хвилюваннi при частковому оголеннi

гвинта та на поворотах з великою швидкiстю.

Достатньо поширеною практикою є представлення роботи ГГ на циркуляцiї

судна або пiд час його хитавицi моделлю скошеного потоку без врахування змiн

через наявнiсть судна перед гвинтом [187, 188, 193, 205, 206, 208, 208, 214, 215,

221, 222, 235, 243, 244, 247], що значно спрощує розрахунки. Однак, дослiдники

не завжди розглядають усi компоненти навантажень на ГГ, а цiкавляться лише

упором, крутним моментом i поперечною силою, якi необхiднi для розрахункiв

ефективностi та керованостi [214, 221, 222, 247].

Гофман А. Д. [247] зазначає, що руль не впливає на режим роботи ГГ, тому

можна розглядати роботу ГГ тiльки вiд набiгаючого на нього потоку.

Amini H. та iншi [187] порiвнювали три рiзних розрахункових методiв визна-

чення гiдродинамiчних сил на ГГ гвинторульової колонки у косому потоцi з ре-

зультатами експерименту та показали, що хоча усi три методи розрахунку мають

сумнiвну з точнiстю, чисельне розв’язання рiвнянь Рейнольдса дає найближчi

результати до експерименту, а теорiя елементу лопатi може бути використана

для наближених розрахункiв у реальному часi, оскiльки має високу швидкiсть.

Sun Sh. та iншi [215] показали, що косий потiк значно впливає на середнi

значення поперечних сил i згинальних моментiв на ГГ i менше на середнi зна-

чення упору i крутного моменту, але однаково сильно впливає на пульсацiйнi

компоненти всiх проекцiй сил i моментiв.

Пiд час руху ГГ у водi вiдмiнного вiд обертання з постiйною швидкiстю на

нього дiють додатковi сили i моменти в’язкiстної та iнерцiйної природи, що мо-

жуть бути представленi як коефiцiєнти демпфування та прилученi маси, помно-

женi на швидкостi та прискорення перемiщень вiдповiдно. Зокрема, ГГ виконує

такi рухи пiд час усiх видiв вiбрацiї, хитавицi та маневрування. Коефiцiєнти дем-
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пфування та прилучених мас зазвичай представляються матрицями розмiрностi

6× 6, а методи розрахунку значень у цих матрицях приведенi та вивчалися у ро-

ботах [100, 194, 195, 204, 228, 248–254], у тому числi для гвинтiв B–серiї [250],

гвинтiв у насадцi [228, 253], гвинтiв регульованого кроку [194, 248], окремої

лопатi [204, 252].

Дорофенюк С. К. та Саломатiн Г. А. [195] експериментально довели, що

обертання ГГ майже не впливає на величину його прилучених мас.

Hylarides S. [254] виконав оцiнювання рiзних прилучених мас та коефiцiєнтiв

демпфування ГГ на вiбрацiю валопроводу та показав, що найбiльш значущими

параметрами є значення на головних дiагоналях матрицi прилучених мас та ко-

ефiцiєнтiв демпфування ГГ.

Takeuchi M. та iншi [194] показали, що у гвинтiв регульованого кроку при-

лученi маси та моменти iнерцiї значно залежать вiд кроку гвинта i мають дуже

малi значення при нульовому кроцi.

Пiд час маневрування судна змiнюється умови обтiкання ГГ, що як правило

призводить до збiльшення гiдродинамiчних навантажень на нього. Дослiдження

гiдродинамiчних навантажень на ГГ пiд час маневрiв судна наведено у роботах

[49, 50, 88, 189, 190, 205, 215, 217, 218, 223–226, 247, 255], при чому, як i з косим

потоком, низка робiт розглядають тiльки упор, крутний момент та поперечну

горизонтальну силу [217, 224, 247].

Vartdal B. J. та iншi [50], Gurr C. i Rulfs H. [88], Lee T. G. та iншi [49] пока-

зали, що гiдродинамiчнi навантаження на ГГ пiд час маневру циркуляцiя значно

збiльшуються i призводять до великого розцентрування вала у пiдшипнику та

його перегрiвання.

Ortolani F. на iншi [205, 223–226, 256] дослiджували навантаження на ГГ

шляхом розв’язання рiвнянь Рейнольдса методами CFD i показали, що для дво-

валових суден достатньо точним є замiна моделювання циркуляцiї судна еквiва-

лентним косим потоком обтiкання ГГ.

Хитавиця судна та морськi хвилi також призводять до змiни умов обтiкання

ГГ i, вiдповiдно, навантажень на нього. Вплив хитавицi та хвиль на сили на

ГГ вивчався у роботах [48, 190, 191, 201–204, 206, 208, 213, 227, 229, 235, 241,

243, 244, 251, 255], але деякi автори розглядають лише варiацiї пропульсивних

характеристик ГГ, а саме величини упору, крутного моменту та ККД [191, 201–
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203, 227, 243].

Лiпiс В. Б. [204, 241, 242, 251] дослiджував вплив хитавицi судна та частко-

вого оголення ГГ на сили i моменти, що дiють на нього. Хоча основна увага була

придiлена розрахункам ходовостi судна в умовах хвилювання, автор на основi

теорiї несучої поверхнi розробив метод розрахунку матрицi прилучених мас ГГ

i показав, що iнерцiйнi сили дозволяють врахувати нестацiонарнiсть його об-

тiкання. Також Лiпiс В. Б. зазначає, що сили i моменти, якi дiють на ГГ пiд

час хитавицi мають випадковий характер i повиннi бути опрацьованi за теорiєю

ймовiрностей.

Iльїн В. М. [201–203] експериментально показав, модель скошеного потоку у

припущенi «проникностi судна» має похибку, величина якої залежить вiд форми

кормової кiнцiвки, але пульсацiї осьової та окружної компонент поля швидко-

стей у диску ГГ при хитавицi для суден з помiрною повнотою обводiв майже

пропорцiйнi швидкостi руху кормової кiнцiвки судна. Також показано, що хита-

виця значно впливає на постiйну та змiнну компоненти згинальних моментiв у

вертикальнiй та горизонтальнiй площинах.

Експериментальнi дослiдження Шпакова В. С. та iншi [206, 207, 235, 244] з

зафiксованим та з вiльним судном вiдносно буксирувального вiзка у хвильовому

дослiдницькому басейнi показали, що вплив хвильових швидкостей невеликий i

їм можна нехтувати пiд час розрахункiв. Також, за рахунок застосування моделi

скошеного потоку запропонованi простi наближенi розрахунковi формули для

визначення поперечних сил i моментiв на ГГ пiд час хитавицi. Запропоновано

низку способiв зниження перiодичних сил, що дiють на ГГ.

Ляховицький А. Г. та Зорiн М. П.[191] дослiджували роботу ГГ в умовах

нерегулярного хвилювання та показали, що ймовiрнiсть пiдсмоктування повi-

тря при роботi ГГ в умовах хитавицi тим бiльша, чим бiльша швидкiсть судна,

бальнiсть хвилювання, крокове вiдношення гвинта та чим менша осадка судна

кормою.

У роботi [48], що виконана пiд керiвництвом Лурьє I. А., комплексно екс-

периментально дослiджувався вплив хитавицi на гiдродинамiчнi навантаження

на ГГ та отримано наступнi результати: постiйна складова згинального момен-

ту при хитавицi зазнає значно бiльших варiацiй, нiж гармонiчнi компоненти;

курсовий кут руху судна на хвилях мало впливає на величину додаткових наван-
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тажень на ГГ; форма носової кiнцiвки не впливає на поле швидкостей у диску

ГГ. Також розроблено: наближенi залежностi для постiйних i пульсацiйних ком-

понентiв навантаження на тихiй водi на базi вимiрювання натурних згинальних

моментiв; оцiнювання додаткових швидкостей у диску ГГ вiд повздовжньої хи-

тавицi; наближений метод оцiнювання навантажень на гвинт при частковому

оголеннi.

Jessup S. D. та iншi [255] показали, що хитавиця призводить до збiльшення

навантажень на ГГ до 50% порiвняно з навантаженнями на тихiй водi.

Крилов О. Н. [213] аналiтично визначив потенцiйну складову швидкостей у

диску ГГ при хитавицi судна, виконав експериментальне дослiдження та розро-

бив iнженернi методики оцiнювання полiв швидкостей при повздовжнiй хитави-

цi. Крилов О. Н. також виконав оцiнювання нестацiонарних навантажень на ГГ

на основi розробленого iнженерного методу та «схеми А» [229].

При плаваннi в умовах низьких температур можливий контакт ГГ з вели-

кими або дрiбними шматками льоду, при цьому на ГГ дiють значнi додатко-

вi навантаження, що спричиняють нестацiонарну вiбрацiю валопроводу. Яви-

ща, пов’язанi з фрезеруванням льоду гвинтом вивчалися у роботах [48, 196–

200, 216, 248, 257, 258], при чому основна увага у дослiдженнях придiляється

визначенню нестацiонарних крутильних навантажень на ГГ та вiдповiдних кру-

тильних коливань силової установки.

Особливої уваги заслуговують роботи Wang J., Akinturk A., Bose N. та iнших

[196–200], якi експериментально дослiджували льодовi навантаження на ГГ i

окремi його лопатi та привели залежностi всiх проекцiй сил i моментiв пiд час

фрезерування льоду.

Пружнi деформацiї корпусiв суден

Деформацiї корпусу судна призводять до змiщень пiдшипникiв валопрово-

ду i змiни умов їх роботи та НДС валiв. Дослiджень в областi впливу дефор-

мацiй корпусу на роботу суднового валопроводу велися в областi загального

згину корпусу судна [48, 54, 56–58, 61, 81, 259–276], мiсцевого згину днищо-

вого перекриття [48, 54, 61, 68, 81, 259, 262–264, 268, 269, 273–278], дефор-

мування рами ГД [68, 273, 279, 280], деформацiй вiд змiни стану навантаже-

ння судна [54, 56–58, 61, 68, 73, 81, 263, 266–269, 274, 275, 281–284], момен-
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ту на упорному пiдшипнику [48, 262, 263, 274, 275, 282], змiни температур

конструкцiй [61, 68, 264, 268–270, 273–275, 279, 280, 283] та морських хвиль

[48, 61, 259, 262, 276, 283–285].

Серед поширених методiв визначення згину корпусу судна слiд вiдзначити

модель еквiвалентного бруса (ЕБ) для визначення загального згину корпусу су-

дна [48, 260, 262, 264, 265, 268, 269, 286, 287], МСЕ у стержневiй iдеалiзацiї

для розрахунку днищових перекриттiв [48, 264, 268, 269, 278] та кормового бло-

ку судна [262, 263]. Для розрахунку згину суднових перекриттiв також iснують

наближенi методи: метод Нав’є, зведення до балки на ПО, метод Ростовцева,

зведення до конструктивно ортотропної еквiвалентної пластини, метод Рiтца та

iншi [277], але вони на даний час використовуються мало. Найбiльш точним ме-

тодом розрахунку на даний час є МСЕ з повним моделюванням корпусу судна

об’ємними та плоскими елементами [54, 61, 81, 259, 273–276, 279, 280, 285].

Слiд також вiдзначити натурнi експериментальнi дослiдження деформацiй кор-

пусу [61, 68, 73, 268–270, 274, 281, 283, 287].

Перекошення вала є проблемою валопроводiв великих суден, яка стала кри-

тичною у супертанкерiв 1970–х [47]. Судна стають бiльшими, а їх корпуси бiльш

гнучкими, у той час як потужнiсть ГД зростає, а вiдносна довжина МВ зменшу-

ється, тож валопроводи мають бiльшi дiаметри при менших довжинах прогонiв,

таким чином стають бiльш жорсткими [31, 47, 48, 263, 281, 288]. Цi фактори

збiльшують рiзницю мiж жорсткостями валопроводу та корпусу судна, роблячи

пiдшипники бiльш чутливими до змiщень та перекосу вала, що призводить до

їх поломок. Правила Американського бюро судноплавства, DNV GL та Регiстру

Ллойда вже внесли змiни у свої Правила для запобiгання такого роду поломок.

Korbetis, G. та iншi [54] у своєму дослiдженнi робить висновок, що змiни у

реакцiях при змiнi стану навантаження не дуже значнi i при добре вiдцентро-

ваному валi у припущенi про недеформований корпус, валопровiд буде надiйно

працювати у рiзних експлуатацiйних станах, оскiльки навантаження на дейдву-

дний пiдшипнику змiнюється лише у межах 5%. Однак, з результатiв розрахун-

кiв видно, що навантаження на два промiжнi пiдшипники i кормовий пiдшипник

двигуна можуть значно розвантажуватися при змiнi стану навантаження.

Vartdal B. J. та iншi [274, 275] зазначають, що при збiльшенi осадки у нiс вiд

кормового промiжного пiдшипника має мiсце перегин днищового перекриття;
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вплив деформацiй корпусу на роботу пiдшипникiв двигуна залежить вiд його

розташування; заповнення кормового ахтерпiкового танку призводить до мiсце-

вих деформацiй у районi дейдвудного та промiжних пiдшипникiв; експлуатацiй-

не пiдвищення температури у двигунi призводить до пiдняття його пiдшипникiв;

МСЕ добре моделює основний характер згину корпусу судна.

Murawski L. [61, 81, 118, 273, 279, 280] розглядав вплив рiзних конструкцiй

корпусу на згин валiв та вiдзначає, що температурнi змiщення пiдшипникiв ГД

не однаковi для всiх пiдшипникiв, як це регламентують виробники, т мають бiль-

шi значення; жорсткостi рами пiдшипникiв ГД та корпусiв промiжних пiдшипни-

кiв можна розглядати як лiнiйнi i незалежнi вiд частоти; жорсткостi локальних

конструкцiй корпусу, корпусу промiжного пiдшипника та плiвки змащення ма-

ють один порядок i мають враховуватися у розрахунках; крiм експлуатацiйного

стану навантаження, слiд також розглядати згин валiв для судна у баластi.

Кочанов Ю. П. i Петрушин А. Ф. [264] показали, що при збiльшенi темпе-

ратури вiд роботи двигуна приблизно 23% лiнiйних вертикальних перемiщень

конструкцiй приходиться на загальний згин судна i 77% на мiсцевi деформацiї

днищового перекриття.

При спуску судна зi стапеля чи сухого дока змiнюється деформована фор-

ма корпусу, що впливає на змiщення пiдшипникiв. Тому, як правило, остаточне

центрування валопроводу виконують на плаву, однак iснують також методики

центрування до спуску судна.

Кочанов Ю. П., Батрак Ю. А. та iншi [268, 269] розробили методологiю ви-

конання остаточного центрування валопроводiв на стапелi за допомогою iмiтацiї

сил пiдтримки стапельними вiзками при повнiстю зiбраному корпусi судна [269]

та у не з’єднаному з рештою корпусу кормовому блоцi [268].

Sverko D. [47, 57, 58, 266, 267] описує програмне забезпечення Американ-

ського бюро судноплавства для розрахунку центрування, яке засновано на нако-

пиченiй базi даних вимiрювання прогинiв побудованих суден–прототипiв (в за-

лежностi вiд довжини мiж перпендикулярами, ширини, осадки та моменту iнер-

цiї мiделевого перерiзу) та за допомогою ймовiрнiсних методiв дозволяє оцiню-

вати деформацiї корпусiв нових суден. Це дозволяє оцiнити деформацiї корпусу

у сухому доцi вiдносно стану на плаву та виконувати остаточне центрування до

спуску судна.
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Найбiльш простий та поширений метод визначення навантажень на корпус

судна при хвилюваннi — це статична постановка на хвилю [48, 61, 259, 260,

262, 276, 283, 284], який тим не менш не вiдображає реальнi навантаження на

корпус судна. Бiльш точними є лiнiйнi розрахунки навантажень з урахуванням

хитавицi на регулярних [271, 272, 287, 289] та не регулярних хвилях [286, 289].

Iснують також методи iмiтацiйного моделювання навантажень на корпус судна

при русi на хвилях [261, 265]. Слiд зазначити, що усi вiдомi автору дослiдження

впливу хитавицi на компоненти НДС при згинаннi валопроводу виконувалися

з використанням моделi статичної постановки на хвилю [48, 61, 259, 262, 276,

283, 285].

Jinming L. та Libing D. [259] показали, що деформацiї корпусу при бальнiсть

хвилювання 4 i менше незначнi, але збiльшуються з ростом iнтенсивностi хви-

лювання та досягають амплiтуди 4 мм на бальностi хвилювання 8, що значно

впливає на реакцiї пiдшипникiв. Слiд зазначити, що деформацiї корпусу мають

рiзнi значеннi в залежностi вiд курсового кута.

У звiтi [48] приводяться наступнi важливi висновки стосовно впливу де-

формацiй корпусу судна на компоненти НДС при згинаннi валопроводу. Пе-

ремiщення пiдшипникiв при змiнi стану навантаження знаходяться в дiапазонi

вiд 10 до 145 мм в залежностi вiд довжини валопроводу та розташування МВ

вздовж судна, при цьому змiна навантажень на пiдшипники може досягати до

30%. Сконцентрований згинальний момент на упорному пiдшипнику може ма-

ти велике значення в залежностi вiд конструкцiї валопроводу та корпусу судна.

Вплив окремих видiв деформацiй корпусу судна на реакцiї опор валопроводу

залежить вiд типу судна, водотоннажностi, розташування МВ та стану моря та

складає приблизно 15–30% на загальний згин, 40–70% на мiсцевий згин та 10–

40% на згин вiд упору гвинта. Експериментально доведена прийнятна точнiсть

розрахункiв перемiщень з використанням моделi ЕБ для загального згину та

скiнченно–елементної стержневої моделi для мiсцевих деформацiй.

Dong C. та iншi [276] розробили метод оцiнювання надiйностi гребних валiв

по втомнiй мiцностi з врахуванням деформацiй корпусу судна на хвилях рiзної

iнтенсивностi. Показано, що, починаючи з бальностi 4 i до 9-ти, значно росте ам-

плiтуда максимальних перемiщень пiдшипникiв вiд 0.5 мм до 7,5 мм. При цьому

з бальностi 6 i бiльше помiтним стає вплив хитавицi на надiйнiсть валопроводу.
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Геращенко П. А. [284] розглядав деформацiї судна довжиною 75 м на хвилях

i показав, що хвилювання призводить до змiщень пiдшипникiв, якi змiнюють

навантаження на пiдшипники всього на 1,8%.

Wang Y. [285] дослiджував вплив фази регулярної хвилi на змiщення пiд-

шипникiв i показав, що змiщення пiдшипники пiд час хвилювання мiняється з

часом за синусоїдальним законом, при чому величини амплiтуд змiщень з ро-

стом висоти хвилi зменшуються для випадку, що розглядався.

Хитавиця судна

Очевидним є факт, що штормовi умови знижують надiйнiсть валопроводу та

погiршують умови його роботи, про що зазначають рiзнi дослiдники [17, 25, 27,

28, 32, 35, 45, 168, 171]. При цьому не було виконано достатньо комплексного

дослiдження з впливу хитавицi на роботу валопроводу.

У звiтi [48] хоча i надано рекомендацiї для наближеного врахування дефор-

мацiї корпусу судна та навантаження на ГГ при хитавицi, але не сказано про

iнерцiйнi навантаження та не враховується фаза мiж навантаженнями на ГГ та

корпус судна вiд хитавицi, а лише окремо дiються максимальнi можливi значен-

ня, не дивлячись на те, що усi фактори дiють одночасно.

Крiм вже розглянутих впливiв хитавицi i хвиль на гiдродинамiчнi сили на

ГГ та деформацiї корпусу судна, слiд також вiдзначити iнерцiйнi навантаження

на валопровiд. Публiкацiї про вплив iнерцiйних сил пiд час хитавицi на роботу

суднового валопроводу автору не вiдомi, окрiм магiстерської дисертацiї автора

[290], де вивчався вплив iнерцiйних сил вiд хитавицi судна на нерегулярному

хвилюваннi на навантаження пiдшипникiв статистичними методами. Було пока-

зано, що iнерцiйнi сили призводять до значних змiн навантажень на пiдшипники,

особливо кормового дейдвудного.

Меркулов В. А. i Пасуманьский Е. М. [291] та Майкл Р. [24] на основi тензо-

метрування гребних валiв низки суден виявили значнi нерегулярнi змiни напру-

жень вигину в валi при хвилюваннi моря зi зростанням амплiтуд згинальних мо-

ментiв у кiлька разiв, в порiвняннi з зареєстрованими при русi на тихiй водi. Це

свiдчить про необхiднiсть врахування хвилювання моря i хитавицi судна в розра-

хунках центрування валопроводу. На жаль, вплив хитавицi було дослiджено без

роздiлення на чинники впливу (сили iнерцiї мас, гiдродинамiчнi навантаження
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на ГГ, деформацiї корпусу судна на хвилях), що не дозволяє використовувати

отриманi данi для виконання прогностичних розрахункiв.

1.4 Вибiр напрямку дослiджень

Пiсля виконаного аналiзу публiкацiй стосовно аварiй, пов’язаних з судновим

валопроводом, методiв розрахунку компонентiв його НДС при згинаннi та умов

роботи можна зробити наступнi висновки.

1. Найбiльш частими аварiями валопроводiв є втрата втомної мiцностi валiв,

втомне руйнування вкладишiв з бабiту, контактне стирання вкладишiв з бабiту

та передчасне зношення неметалевих вкладишiв, що змащуються водою. Серед

основних першопричин аварiй валопроводiв слiд видiлити неякiсне центрува-

ння або неякiснi розрахунки параметрiв центрування, у яких були використанi

занадто простi моделi валопроводу, не були врахованi усi можливi умови його

роботи та експлуатацiйнi фактори.

2. У бiльшостi дослiджень статичного згину валiв застосовуються розрахун-

ковi схеми з дейдвудними пiдшипниками, що представленi однiєю, двома або де-

кiлькома вузловими опорами, якi не вiдображають континуальну природу опор.

Iснуючi спроби застосувати модель неперервного ПО мають серйознi недолiки.

Тому є необхiднiсть створення бiльш досконалої моделi згину суднових валiв

одночасно у вертикальнiй та горизонтальнiй площинах, з врахуванням довжини,

зазору, лiнiйних та кутових змiщень, нелiнiйної та неоднорiдної за довжиною

жорсткостi вкладишiв пiдшипникiв, а також часткового або повного вiдриву ва-

ла вiд них.

3. Iснуючi методи розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу в

експлуатацiї з урахуванням змащення у пiдшипниках мають суттєвi недолiки, а

саме — змащення враховується тiльки у дейдвудному пiдшипнику, не враховує-

ться нахил або кривина шийки вала, деформацiї неметалевих вкладишiв. Таким

чином, створення бiльш унiверсального методу розрахунку компонентiв НДС

при згинаннi валопроводу у експлуатацiї позбавленого зазначених недолiкiв є

актуальною задачею.

4. Механiзми втомного руйнування валiв, вiбрацiї валопроводу, гiдродинамi-

чне змащення i зношення дейдвудних пiдшипникiв, гiдродинамiчнi навантаже-
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ння на ГГ та вплив пружних деформацiї корпусу судна на згин валiв вивченi в

тiй чи iншiй мiрi. Однак не дивлячись на те, що рiзнi дослiдники вiдзначають

погiршення умов роботи валопроводу та зниження його надiйностi у штормо-

вих умовах, вiдсутнi комплекснi дослiдження впливу нерегулярної хитавицi на

роботу валопроводу, як i iнструмент для таких дослiджень. Таким чином, необхi-

дно створити модель роботи валопроводу в умовах руху судна на нерегулярних

хвилях, яка б враховувала одночасну дiю i фазу iнерцiйних сил на елементи ва-

лопроводу вiд прискорень хитавицi, загального згину корпусу судна та мiсцевої

деформацiї днища МВ вiд хвильових навантажень та гiдродинамiчних наванта-

жень на ГГ в умовах нестацiонарного обтiкання пiд час хитавицi. Ця модель

повинна враховувати особливостi конструкцiї та геометрiї валопроводу, ГГ та

корпусу судна.

Таким чином, за мету дисертацiйного дослiдження прийнято вдосконалення

iснуючих моделей згину валiв у статичних умовах та в експлуатацiї з ураху-

ванням змащення у пiдшипниках, а також розробка комплексної моделi роботи

валопроводу при русi судна на морських хвилях, якi є актуальними i не вирi-

шеними проблеми. Задача буде вирiшуватися у квазiстатичнiй постановцi без

урахування вiбрацiї валопроводу та корпусу судна оскiльки частота хитавицi

судна на хвилях значно нижче, нiж частота вiбрацiї валопроводу. Розроблена мо-

дель роботи валопроводу у майбутньому може стати базою для бiльш загальної

моделi вiбрацiї валопроводу при русi судна на морських хвилях, розробка якої

виходить за межi цiєї дисертацiї.
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РОЗДIЛ 2

ОСНОВНI МЕТОДИ ДОСЛIДЖЕНЬ

Роздiл 2 присвячений опису допомiжних методiв, що розроблено та вико-

ристано у дисертацiї. Пiдроздiл 2.1 присвячено розробцi МЖ СЕ ПО з пара-

болiчним законом змiни жорсткостi вздовж СЕ та дослiдженню застосування

рiзних модифiкацiй МЖ СЕ ПО для розв’язання задачi деформування вкладишу

неметалевого пiдшипника валопроводу. У пiдроздiлi 2.2 описано розроблений у

дисертацiї метод релаксацiї методу послiдовних наближень, що далi застосовано

для забезпечення збiжностi низки задач.

2.1 Скiнченний елемент зi змiнною жорсткiстю пружної основи

Пiдроздiл 2.1 присвячено розробцi МЖ стержневого СЕ на ПО з параболi-

чним законом змiни коефiцiєнта жорсткостi вздовж СЕ, що далi застосовується

для моделювання пiдшипникiв. Дослiджено вплив форми апроксимацiї уздовж

СЕ згину вала та коефiцiєнта жорсткостi ПО на точнiсть розв’язання задачi де-

формування вкладишу неметалевого пiдшипника валопроводу.

2.1.1 Постановка задачi та iснуючi методи її розв’язання

У дисертацiйнiй роботi як модель деформування вкладиша пiдшипника ви-

користано модель ПО. Iснують два пiдходи до врахування наявностi ПО у межах

СЕ: моделювання за допомогою жорсткостей, сконцентрованих у вузлах (node-

spring simulation method), i використання спецiальних СЕ (наприклад, Winkler-

based element). У роботi [292] виконано порiвняння цих двох пiдходiв з точним

теоретичним розв’язком i показано, що через вузлову iдеалiзацiю перший пiдхiд

втрачає точнiсть моделювання природи неперервної ПО. Другий пiдхiд, зберi-

гаючи природу ПО, для досягнення заданої точностi потребує набагато меншу

кiлькiсть СЕ [293]. Це важливо з точки зору швидкостi виконання iтеративного

розв’язання нелiнiйних задач. З огляду на це, у роботi обрано другий пiдхiд.

Матриця жорсткостi СЕ ПО типу Вiнклера з апроксимацiєю лiнiї згину вздовж

балки кубiчним полiномом i постiйною жорсткiстю ПО вздовж елемента наве-

64



дено у [294–296]. Це є найпростiшi та найбiльш поширенi на практицi МЖ.

Матрицi жорсткостi, розробленi у [297, 298], базуються на розв’язку диферен-

цiйного рiвняння згину балки на ПО Вiнклера через функцiї Крилова О. М. Ма-

тематично ця МЖ є бiльш точною, нiж названа вище, але вона також має бiльш

громiздку форму та її застосування займатиме бiльше розрахункового часу. В ро-

ботi [295] розроблено МЖ СЕ на нелiнiйнiй ПО Вiнклера. В отриманiй матрицi

врахована характеристика нелiнiйностi жорсткостi основи, специфiчна для зада-

чi, що розв’язувалися автором, тому ця МЖ не є унiверсальною. Крiм того, слiд

також згадати МЖ [299], у якiй отримано точний вираз для МЖ елемента на

ПО, який зазнає деформацiї згину та зсуву. Ця матриця є ще бiльш громiздкою

та справедлива лише для постiйного коефiцiєнта жорсткостi ПО вздовж СЕ.

Серед iснуючих пiдходiв до розробки МЖ елементу на ПО, найбiльш прийня-

тний для задач дисертацiї наведено в роботi [293]. Згин СЕ апроксимовано полi-

номом п’ятого степеня, а закон змiни коефiцiєнта жорсткостi ПО апроксимовано

лiнiйно. Але отримана МЖ є громiздкою та не зручною для використання у разi

просторового згину, який є характерним для валопроводу судна. Окрiм того, як

буде доведено далi, лiнiйний закон змiни коефiцiєнта жорсткостi ПО вздовж СЕ

може потребувати бiльше СЕ для адекватного моделювання деформацiї немета-

левого вкладиша пiдшипника.

Iснує також низка iнших матриць жорсткостi СЕ на ПО [296, 300–302] з ура-

хуванням зсуву у ПО, повздовжнiх сил зсуву вздовж лiнiї контакту та взаємодiї

означених факторiв. Однак цi моделi не вiдповiдають умовам роботи вкладиша

пiдшипника ковзання.

Оскiльки вал у межах довжини вкладиша згинається i нiколи не буває пара-

лельним до осi пiдшипника, вкладиш деформується нерiвномiрно вздовж вала.

Бiльше того, реакцiя вкладиша нелiнiйно залежить вiд прогину ПО, тому для

бiльш точного врахування нерiвномiрного характеру взаємодiї вала та вкладиша

можна вдатися до подрiбнення СЕ, але у цьому разi збiльшиться кiлькiсть не-

вiдомих у системi рiвнянь МСЕ, що у пiдсумку значно вплине на ефективнiсть

обчислень.

Альтернативою збiльшенню кiлькостi СЕ може бути введення ПО, жорсткiсть

якої є параболiчною функцiєю вздовж СЕ. В такому разi адекватного опису ре-

акцiї ПО можна досягти, застосувавши значно меншу кiлькiсть СЕ. Оскiльки
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публiкацiї стосовно МЖ стержневого СЕ з такими властивостями автором на

даний час невiдомi, нижче приведено виведення МЖ СЕ ПО з параболiчною

апроксимацiєю жорсткостi вздовж СЕ.

2.1.2 Матриця жорсткостi скiнченного елементу пружної основи

Система координат СЕ ПО зображено на рис. 2.1. Аналiзуючи взаємодiю вала

з ПО, що моделює вкладиш пiдшипника, природним є припустити, що реакцiя

вкладиша на кутовi перемiщення перерiзу вала та вiдповiднi розтягувальнi зуси-

лля при деформацiї ПО вiдсутнi. Внаслiдок малого вiдношення товщини вкла-

диша до дiаметру вала знехтуємо також деформацiями зсуву у матерiалi вклади-

ша. Як результат, приходимо до моделi ПО Вiнклера [303], яка зарекомендувала

себе у розрахунках деформування металевих пiдшипникiв [304]. За гiпотезою

Вiнклера реакцiя ПО 𝑅ef(𝑥) дiє перпендикулярно до осi вала 𝑥, є пропорцiйною

поперечним перемiщенням її поверхнi Δ𝑢𝑦(𝑥) i Δ𝑢𝑧(𝑥) та не залежить вiд стану

сусiднiх перерiзiв. Нижче будемо розглядати лише площину 𝑥𝑂𝑦, але всi резуль-

тати для площини 𝑥𝑂𝑧 є аналогiчними. Таким чином, вираз для реакцiї ПО має

вигляд

𝑟ef(𝑥) = 𝑘(𝑥) ·Δ𝑢𝑦(𝑥), (2.1)

де 𝑘(𝑥) — функцiя коефiцiєнта жорсткостi ПО, для якого у дисертацiї прийнято

наступний вираз

𝑘(𝑥) = α+
β𝑥

𝑙𝑒𝑙
+ 4

γ𝑥(𝑙𝑒𝑙 − 𝑥)

𝑙2𝑒𝑙
. (2.2)

Коефiцiєнти α, β та γ характеризують властивостi ПО, а геометричний змiст

цих коефiцiєнтiв проiлюстровано на рис. 2.2.

На практицi коефiцiєнти у формулi (2.2) можна визначити за формулами:

α = 𝑟ef(0)/Δ𝑢𝑦(0), (2.3)

β = 𝑟ef(𝑙𝑒𝑙 )/Δ𝑢𝑦(𝑙𝑒𝑙 )− α, (2.4)

γ = 𝑟ef(𝑙el/2)/Δ𝑢𝑦(𝑙el/2)− α− β/2. (2.5)

Значення α повинно бути додатнiм, а значення β i γ можуть бути як додатними,

так i вiд’ємними, але їх значення повиннi бути такими, щоб значення функцiї

𝑘(𝑥) уздовж усього СЕ не було вiд’ємним.
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Рисунок 2.1 — Система координат скiнченного елементу ПО
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Рисунок 2.2 — Коефiцiєнт жорсткостi ПО

Згин СЕ визначається чотирма перемiщеннями: двома лiнiйними перемiще-

ннями 𝑢𝑦l, 𝑢𝑦r та двома кутовими перемiщеннями 𝜙𝑧l, 𝜙𝑧r. Як було зазначено

ранiше, згин уздовж СЕ апроксимується полiномом третього степеня [278]

𝑢𝑦(𝑥) = 𝑐𝑦1 + 𝑐𝑦2𝑥+ 𝑐𝑦3𝑥
2 + 𝑐𝑦4𝑥

3, (2.6)

де 𝑐𝑦1, 𝑐𝑦2, 𝑐𝑦3 та 𝑐𝑦4 — довiльнi змiннi, що залежать вiд вузлових перемiщень.

Якщо вал тисне на пiдшипник, то у зонi контакту має мiсце умова сумiсно-

стi деформацiй вала та поверхнi вкладиша i тодi повинна виконуватись умова

рiвностi прогинiв СЕ та ПО

𝑢𝑦(𝑥) = Δ𝑢𝑦(𝑥). (2.7)

Вираз для прогину СЕ (2.7) у матричнiй формi матиме вигляд

𝑢𝑦(𝑥) = {𝑋}{𝑐𝑦}, (2.8)

де {𝑋} =
{︀
1𝑥 𝑥2 𝑥3

}︀
— вектор-рядок апроксимувального полiнома;

{𝑐𝑦} = {𝑐𝑦1 𝑐𝑦2 𝑐𝑦3 𝑐𝑦4}𝑇 — вектор-стовпець незалежних коефiцiєнтiв.

Вектор вузлових перемiщень визначається виразом

{𝑞} = [𝐻] {𝑐𝑦} . (2.9)
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Матриця [𝐻] отримана з граничних умов форми згину СЕ (2.6) на кiнцях:

два перших рядки вiдповiдають умовам на кiнцi з координатою 𝑥 = 0, а два

останнi —- з координатою 𝑥 = 𝑙el. Матриця має вигляд [295]:

[𝐻] =

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
1 0 0 0

0 1 0 0

1 𝑙el 𝑙2el 𝑙3el

0 1 2𝑙el 3𝑙2el

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ . (2.10)

Якщо ввести вектор одиничних вузлових перемiщень {𝑞1} i визначити неза-

лежнi коефiцiєнти {𝑐𝑦} у формулi (2.9), то можна отримати

{𝑐𝑦} = [𝐻]−1 {𝑞} . (2.11)

Реакцiя ПО (2.1) у матричнiй формi з урахуванням (2.7), (2.8) та (2.11) може

бути представлена у виглядi

𝑟ef(𝑥) = 𝑘(𝑥) {𝑋} [𝐻]−1 {𝑞1} . (2.12)

Робота ПО на одиничних перемiщеннях визначається за формулою

𝐴 =
1

2

∫︁ 𝑙𝑒𝑙

0

𝑟𝑇ef(𝑥)Δ𝑢𝑦(𝑥)d𝑥, (2.13)

пiдставивши в яку (2.7), (2.8), (2.11) та (2.12) отримаємо

𝐴 =
1

2

∫︁ 𝑙𝑒𝑙

0

𝑘(𝑥)
(︁
{𝑋} [𝐻]−1 {𝑞1}

)︁𝑇
{𝑋} [𝐻]−1 {𝑞1} d𝑥. (2.14)

Пiсля вiдповiдних перетворень вираз для роботи отримає вигляд

𝐴 =
1

2

∫︁ 𝑙𝑒𝑙

0

𝑘(𝑥)
(︁
[𝐻]−1

)︁𝑇
{𝑋}𝑇 {𝑋} [𝐻]−1 d𝑥 {𝑞1} . (2.15)

Формулу для роботи ПО на одиничних перемiщеннях можна також записати

як

𝐴 =
1

2
{𝑞1}𝑇 [𝐾ef ] {𝑞1} , (2.16)

де вираз для МЖ можна записати

[𝐾ef ] =

∫︁ 𝑙𝑒𝑙

0

𝑘(𝑥)
(︁
[𝐻]−1

)︁𝑇
{𝑋}𝑇 {𝑋} [𝐻]−1 d𝑥. (2.17)
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Виконавши перетворення, отримаємо остаточний вираз для шуканої МЖ еле-

мента на ПО у виглядi суми трьох матриць:

[𝐾ef ] = [𝐾efαβγ] = [𝐾efα] + [𝐾efβ] + [𝐾efγ] , (2.18)

де матрицi [𝐾efα], [𝐾efβ] та [𝐾efγ] визначаються за формулами (Б.2), (Б.3) та (Б.4)

вiдповiдно, що наведенi у додатку Б.

Перша складова МЖ (Б.2) вiдповiдає постiйнiй жорсткостi вздовж СЕ та

збiгається з аналогiчними, що наведенi у [294–296]. Вона вiдповiдає коефiцi-

єнту жорсткостi на рис. 2.2.а. Друга складова (Б.3) вiдповiдає лiнiйно-змiннiй

жорсткостi (рис. 2.2.б), при цьому коефiцiєнт жорсткостi 𝑘(0) буде дорiвнюва-

ти нулю. Нарештi, третя складова (Б.4) вiдповiдає параболiчно-змiннiй жорс-

ткостi (рис. 2.2.в) з нульовими значеннями коефiцiєнта жорсткостi на кiнцях:

𝑘(0) = 𝑘(𝑙𝑒𝑙 ) = 0. Окремим випадком, при використання тiльки перших двох

доданкiв у формулi (2.18), є MЖ з лiнiйним розподiлом коефiцiєнта жорсткостi

ПО, яка може бути представлена як

[𝐾efαβ] = [𝐾efα] + [𝐾efβ] . (2.19)

Крiм того, якщо застосована лише МЖ (Б.2) з постiйним коефiцiєнтом жорс-

ткостi ПО, то коефiцiєнт α слiд визначати не за (2.3), а за формулою

α =

(︂
𝑟ef(0)

Δ𝑢𝑦(0)
+

𝑟ef(𝑙𝑒𝑙 )

Δ𝑢𝑦(𝑙𝑒𝑙 )

)︂
/2. (2.20)

Якщо згин СЕ у площинах 𝑥𝑂𝑦 та 𝑥𝑂𝑧 вiдбувається незалежно та ПО має

однаковi або близькi характеристики в обох площинах, то можна побудувати

аналогiчнi МЖ СЕ ПО для просторового випадку згину (Б.5), (Б.6) та (Б.7),

що наведенi у додатку Б. Для елементiв матриць, що вiдповiдають перехресним

жорсткостям напрямкiв 𝑢𝑧 та 𝜙𝑦, було змiнено знак. Це викликано тим, що у

площинi 𝑥𝑂𝑧 додатнiй напрямок кута вiдносно осi 𝑦 має протилежний напрямок,

нiж аналогiчний кут вiдносно осi 𝑧 у площинi 𝑥𝑂𝑦.

Оскiльки СЕ у межах пiдшипника мають невелику вiдносну довжину, де-

формацiї зсуву можуть значно вплинути на форму згину СЕ. Тому для бiльш

точного розрахунку також побудовано МЖ СЕ ПО на основi апроксимацiї згину

з урахуванням зсуву у СЕ замiсть параболiчної апроксимацiї (2.6). Таким чином,

якщо повторити перетворення (2.7)–(2.17) для апроксимацiї згину (А.7), можна
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остаточно отримати вирази МЖ для випадку згину лише у площинi 𝑥𝑂𝑦 (Б.8),

(Б.9) i (Б.10), а також для разi згину в обох площинах 𝑥𝑂𝑦 та 𝑥𝑂𝑧 (Б.11), (Б.12)

i (Б.13), що наведенi у додатку Б.

Слiд зазначити, що при виведеннi усiх МЖ СЕ ПО у роботi прогин вiд роз-

подiленого навантаження (А.17) не враховувався, оскiльки СЕ у межах пiдши-

пника мають малу довжину i тому цi прогини на порядок менше вiд вузлових

перемiщень.

Вираз для повної МЖ СЕ з урахуванням ПО у власнiй системi координат

можна записати у виглядi

[𝐾el] = [𝐾be] + [𝐾ef ] , (2.21)

де [𝐾be] — МЖ стержневого СЕ (Б.1);

[𝐾ef ] — МЖ СЕ ПО (2.18).

2.1.3 Порiвняльний аналiз матриць жорсткостi скiнченного елементу

пружної основи

Нижче буде порiвняно використання розроблених МЖ з рiзними апроксима-

цiями жорсткостi уздовж СЕ та з урахуванням зсуву й без на типовому прикладi

згину iзольованої шийки вала у межах пiдшипника, що представлений неоднорi-

дною ПО. Умовна схема балки з дiючими на неї силами i моментами зображена

на рис. 2.3. Довжина балки (пiдшипника) дорiвнює 𝑙𝑏 = 1 м, поперечний перерiз

має форму круга дiаметром 𝑑𝑠ℎ = 0,5 м, матерiалом балки є конструкцiйна сталь

з модулем пружностi 𝐸 = 2 · 105 МПа та коефiцiєнтом Пуассона ν = 0,3.

z

x
M=1 Нм

P=-1 Н

M=-1 Нм

P=-1 Н

lb=1 м

dsh=0,5 м

k(x)

y

z

Рисунок 2.3 — Розрахункова схема балки на ПО
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Рисунок 2.4 — Прогин вала у межах пiдшипника

Єдиною опорою балки є ПО вздовж усiєї балки. Для дослiдження за типовий

розподiл коефiцiєнта жорсткостi уздовж пiдшипника умовно прийнято кубiчний

полiном

𝑘(𝑥) =
(︁
2− 2,5 · 𝑥+ 15 · (𝑥− 0,5)2 − 5 · (𝑥− 0,25)3

)︁
· 1011,Н/м2, (2.22)

де вiдрив вала вiд ПО у цьому випадку не розглядався. На рис. 2.5 зображено

рiзнi апроксимацiї функцiї (2.22). У першому випадку (рис. 2.5а) функцiю апро-

ксимовано 30–ма СЕ з постiйною жорсткiстю. У другому випадку (рис. 2.5б)

апроксимацiя була здiйснена кусково–лiнiйно на 10-ти дiлянках. Видно, що дана

апроксимацiя набагато краще описує функцiю жорсткостi за меншої кiлькостi

СЕ нiж у попередньому випадку. У третьому випадку (рис. 2.5в) застосовано

параболiчну апроксимацiю усього на двох дiлянках. Отже в останньому випад-

ку та ж сама точнiсть апроксимацiї досягнута за кiлькостi дiлянок у п’ять разiв

менше нiж у випадку лiнiйної апроксимацiї жорсткостi та у 15 разiв менше нiж

у випадку апроксимацiї СЕ з постiйною жорсткiстю ПО.

Були проведенi розрахунки згину балки без урахування зсуву (Б.5)–(Б.7) та

з урахуванням зсуву (Б.11)–(Б.13) з рiзними апроксимацiями коефiцiєнта жорс-

ткостi ПО та з рiзною кiлькiстю СЕ вздовж балки. На рис. 2.4 наведено графiк

прогину балки при застосуваннi рiзних МЖ СЕ ПО з використанням представ-

лених на рис. 2.5 апроксимацiй коефiцiєнта жорсткостi (2.22). Як видно, прогин

має майже однаковi значення при використаннi значно меншої кiлькостi СЕ для
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(a) постiйна жорсткiсть (30 СЕ)

(б) лiнiйна жорсткiсть (10 СЕ)

(в) параболiчна жорсткiсть (2 СЕ)

Рисунок 2.5 — Апроксимацiя

коефiцiєнта жорсткостi ПО

(а) 𝑥 = 0

(б) 𝑥 = 𝑙𝑒𝑙 /2

(в) 𝑥 = 𝑙𝑒𝑙

Рисунок 2.6 — Прогин ПО у

перерiзах
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параболiчної апроксимацiї. Крiм того слiд зазначити, що рiзниця у прогинах з

врахуванням зсуву та без його врахування досягає 20% (перерiз 𝑥 = 0.4𝑙𝑒𝑙 ) i,

як результат, НДС пiдшипника теж буде значно вiдрiзнятися. Таким чином, для

бiльш точного моделювання слiд враховувати зсув у валопроводi при моделю-

ваннi контакту з вкладишем пiдшипника за допомогою ПО.

На рис. 2.6 представленi графiки величини прогину балки у трьох перерiзах в

залежностi вiд кiлькостi СЕ: з координатами 𝑥 = 0, 𝑥 = 𝑙𝑒𝑙 /2 та 𝑥 = 𝑙𝑒𝑙 . Як видно

з графiкiв, для всiх перерiзiв балки збiльшення кiлькостi СЕ, як це i очiкується,

приводить до зменшення рiзницi мiж результатами застосування трьох рiзних

апроксимацiй коефiцiєнта жорсткостi ПО i при кiлькостi СЕ бiльше 30-ти ця

рiзниця складає не бiльше 0,5%. Це може свiдчити про достовiрнiсть виведених

виразiв для МЖ СЕ ПО.

За невеликої кiлькостi СЕ використання МЖ з постiйною апроксимацiєю

призводить до великої похибки як у разi врахування зсуву (до 43%) так i без

нього (до 52%). Застосування лiнiйної апроксимацiї зменшує похибку при вико-

ристаннi малої кiлькостi СЕ до 21% зi зсувом i 10% без зсуву. Використання ж

МЖ з параболiчною апроксимацiєю жорсткостi у таких умовах дає бiльш близь-

кi до точного значення прогинiв вала результати з похибкою до 7% зi зсувом i

3% без зсуву.

На основi графiкiв на рис. 2.6 можна дати рекомендацiї щодо мiнiмально

необхiдної кiлькостi СЕ для моделювання одного пiдшипника з вiдношенням

𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 2 при використаннi рiзних МЖ СЕ ПО:

- [𝐾efα] — 30 СЕ;

- [𝐾efα] + [𝐾efβ] — 20 СЕ;

- [𝐾efα] + [𝐾efβ] + [𝐾efγ] — 6 СЕ.

Виконаний аналiз свiдчить, що використання розробленої МЖ СЕ на ПО з

параболiчним законом змiни жорсткостi за довжиною СЕ та врахуванням зсуву

у СЕ як модель вкладиша пiдшипника у розрахунках компонентiв НДС при зги-

наннi суднового валопроводу забезпечує бiльш точнiшi результати нiж класична

МЖ СЕ ПО [294–296] при використаннi значно меншої кiлькостi СЕ на один

пiдшипник i тому далi буде застосована у роботi.
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2.2 Метод релаксацiї послiдовних наближень при розв’язаннi задач зi

зворотними зв’язками

У пiдроздiлi 2.2 описано розроблену у дисертацiї релаксацiю методу послi-

довних наближень з полiпшеною збiжнiстю. Основою розробленої релаксацiї є

корекцiя змiнної рiвняння на кожнiй iтерацiї в залежностi вiд її значення на де-

кiлькох попереднiх iтерацiях помножених на вiдповiднi ваговi множники, при

цьому процес розрахунку роздiлений на два етапи: пiд час першого етапу ваговi

множники мiняються для забезпечення стабiлiзацiї збiжностi, а пiд час другого —

ваговi множники постiйнi. Даний метод застосовується у роботi для розв’язання

декiлькох задач зi зворотними зв’язками, якi будуть далi описанi у роздiлi 3.

2.2.1 Огляд iснуючих методiв розв’язання нелiнiйних задач

При виконаннi розрахункiв, пов’язаних з центруванням суднового валопро-

воду, виникає необхiднiсть у пошуку статичної або квазiстатичної рiвноваги мiж

формою вигину валiв з одного боку i НДС пiдшипникiв з iншого. До таких зав-

дань вiдносяться контактна задача валопроводу, що знаходиться у станi покою на

пружних вкладишах пiдшипникiв, деформацiя опорних конструкцiй пiдшипни-

кiв (наприклад, кронштейнiв або фундаментiв) при змiнi навантажень на опори,

еласто–гiдродинамiчне змащення у пiдшипниках валопроводу пiд час його екс-

плуатацiї та iн.

Вiд того, наскiльки точно описано взаємодiю вала i пiдшипникiв в математи-

чнiй моделi, залежить надiйнiсть i довговiчнiсть пiдшипникiв валопроводу, осо-

бливо кормового дейдвудного. При цьому, досить складнi математичнi моделi

можуть мiстити нелiнiйностi, найбiльш простим i поширеним методом подола-

ння яких є метод послiдовних наближень. Однак, не завжди можливо знайти

вiрний розв’язок через розбiжнiсть результатiв розрахунку в разi значної нелi-

нiйностi [305].

Загалом, iснує два пiдходи до розв’язання нелiнiйних задач зi зворотним

зв’язком: прямi та iтерацiйнi, якi можуть бути реалiзованi аналiтично або чи-

сельно. У прямому пiдходi всi ланки системи вивчаються одночасно, що часто

створює труднощi через складний математичний апарат розв’язання загальної
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задачi. У той же час iтерацiйнi методи є бiльш технологiчними, вони дозволя-

ють використовувати апарат лiнiйних теорiй, хоча при їх реалiзацiї i виникають

проблеми, пов’язанi з точнiстю та збiжнiстю розрахункiв [306].

Добре вiдомi методи розв’язання нелiнiйних алгебраїчних рiвнянь з однi-

єю змiнною (метод подiлу вiдрiзка навпiл, метод хорд, метод Ньютона, метод

простих iтерацiй) i систем нелiнiйних рiвнянь (метод простих iтерацiй, метод

Ньютона) [306]. У книгах [305, 307, 308] описано низку iнших методiв, зокрема,

метод крокового навантаження, самокорегуючий метод, рiзнi модифiкацiї методу

Ньютона–Рафсона та їх гiбриднi варiанти. Загальними недолiками цих методiв

є те, що розв’язок задачi iстотно залежить вiд вибору початкового наближен-

ня i можливостi аналiтичного представлення розв’язку, що не завжди можливо,

особливо при використаннi чисельних методiв.

У статтi [83] наведено алгоритм розв’язання задачi розрахунку компонентiв

НДС при згинаннi суднового валопроводу з урахуванням його взаємодiї з рiдким

мастилом i пружними перемiщеннями вкладиша дейдвудного пiдшипника. При

цьому, квазiстатичний баланс мiж тисками в мастилi i пружними перемiщення-

ми вкладиша визначався методом послiдовних наближень з використанням двох

методiв релаксацiї для полiпшення збiжностi розрахунку. Спочатку розрахунку

застосовувалося наступне коригування пружних перемiщень вкладиша

𝑢*𝑟 𝑖 = 𝑢𝑟 𝑖−1 + β (𝑢𝑟 𝑖 − 𝑢𝑟 𝑖−1) , 0 < β < 1, (2.23)

i якщо вона не забезпечувала збiжностi, то далi алгоритм передбачав наступну

схему

𝑢*𝑟 𝑖 =
[︁∑︁𝑖

𝑚=𝑖−4
𝑢𝑟𝑚

]︁
/5, (2.24)

де 𝑖 — номер iтерацiї, 𝑢𝑟 𝑖 i 𝑢*𝑟 𝑖 — розраховане i виправлене значення пружних

перемiщень вкладиша, β — коефiцiєнт релаксацiї.

Аналогiчний формулi (2.23) пiдхiд також широко використовується у CFD

методах [309] i задачах взаємодiї рiдини з пружними тiлами (Fluid Structure

Interaction) [310].

Далi, в статтi [131] використано псевдо-динамiчний пiдхiд з введенням шту-

чного демпфiрування для забезпечення збiжностi у розрахунку еласто–гiдроди-

намiчного змащення. Пiсля нескладних перетворень виразiв, наведених в [131],
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можна отримати наступну формулу

𝑢*𝑟 𝑖 = (1 + α/Δ𝑡)𝑢𝑟 𝑖 − (α/Δ𝑡)𝑢𝑟 𝑖−1, (2.25)

де α – коефiцiєнт демпфування, Δ𝑡 – крок за часом, а сама формула (2.25) по

сутi має таку саме структуру, що i (2.23).

Також, для розв’язання задач зi зворотними зв’язками застосовують мето-

ди оптимiзацiї [83], головною перевагою яких є незалежнiсть iтерацiй один вiд

одної, що практично нейтралiзує проблему розбiжностi розрахунку. Однак, в цих

методах iснують обмеження на кiлькiсть невiдомих, а також можливiсть завер-

шення оптимiзацiї на локальному екстремуму цiльової функцiї, а не глобально-

му, що є невiрним розв’язком.

Таким чином, автор дисертацiї ставить мету вдосконалення iснуючих пiдхо-

дiв до релаксацiї, застосовуваних в методi послiдовних наближень, для забезпе-

чення бiльш надiйної збiжностi в задачах центрування суднових валопроводiв за

прийнятну кiлькiсть iтерацiй.

2.2.2 Узагальнений метод релаксацiї послiдовних наближень

При розв’язаннi задач зi зворотними зв’язками методом послiдовних набли-

жень можуть мати мiсце три сценарiю процесу розрахунку: 1) збiжнiсть, 2) роз-

бiжнiсть та 3) зациклення. У першому випадку, наступнi розв’язки з кожної

iтерацiєю стають все ближче до попереднiх i зрештою збiгаються до точного

розв’язку з допустимою похибкою ε. У разi ж розбiжностi навпаки, в iтерацi-

ях розв’язки вiддаляються один вiд одного i вiд точного розв’язку. Зациклення,

по сутi, є окремим випадком розбiжностi, при якому розв’язки повторюються з

перiодичнiстю в двi або бiльше iтерацiй. Крiм того, вибiр початкового наближе-

ння впливає на збiжнiсть i при одному початковому наближеннi розв’язку може

швидко збiгатись, а при iншому — розбiгатись. На жаль, не завжди можливо

пiдiбрати «вдале» початкове наближення, близьке до точного через невiдомiсть

останнього.

Для забезпечення стабiльної збiжностi в методi послiдовних наближень за-

стосовують рiзного роду релаксацiї [83, 131, 309, 310]. Релаксацiєю називають

спецiальнi поправки до змiнних, що зменшують їх вiдносну змiну вiд iтерацiї до
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iтерацiї i, таким чином, покращує збiжнiсть процесу наближень. Нижче описа-

ний розроблений автором дисертацiї узагальнений метод релаксацiї послiдовних

наближень, що забезпечує полiпшену збiжнiсть розв’язкiв i дозволяє здiйснюва-

ти налаштування з урахуванням особливостей задачi, що розв’язується.

Розглянемо задачу зi зворотними зв’язками на прикладi двох невiдомих змiн-

них 𝑥 та 𝑦, значення яких однозначно заданi виразами:

𝑦 = 𝐹 [𝑥]; (2.26)

𝑥 = 𝐺[𝑦]. (2.27)

Як 𝑥 та 𝑦 можуть виступати скалярнi величини, вектори або матрицi, а як

оператори 𝐹 [𝑥] i 𝐺[𝑦] — функцiї, результат розв’язання алгебраїчних, диферен-

цiйних або iнтегральних рiвнянь, системи таких рiвнянь.

Узагальнюючи пiдходи до релаксацiї, наведенi в [83, 305, 307–310], доповню-

ючи i розширюючи їх умовами, якi будуть описанi нижче, скориговане значення

змiнної 𝑦*𝑖 на кожнiй iтерацiї визначається формулою

𝑦*𝑖 = 𝐶1(𝑖)𝑦𝑖 +
∑︁𝑀

𝑚=2
𝐶𝑚(𝑖)𝑦𝑖−𝑚+1, (2.28)

де 𝑖 = 2, 3, . . . , 𝑖max — номер iтерацiї, 𝐶𝑚(𝑖) — коефiцiєнти впливу на iтерацiю

з номером 𝑖, 𝑀 — кiлькiсть використаних у релаксацiї iтерацiй, 𝑦𝑖 = 𝐹 [𝑥𝑖] —

результат розрахунку функцiї 𝑦 на iтерацiї з номером 𝑖. При цьому, значення 𝑥𝑖

на кожнiй iтерацiї визначається не через безпосередньо розраховане значення 𝑦𝑖,

як у простому методi послiдовних наближень, а через виправлене значення 𝑦*𝑖 :

𝑥𝑖 = 𝐺[𝑦*𝑖−1].

Коефiцiєнти впливу 𝐶𝑚(𝑖), що входять у формулу (2.28), повиннi вiдповiдати

двом умовам:
∑︀𝑀

𝑚=1 𝐶𝑚(𝑖) = 1 та 𝐶𝑚(𝑖) > 0. Крiм того, важливою особливiстю

даного методу є те, що коефiцiєнти впливу 𝐶𝑚(𝑖) залежать вiд номера iтерацiї

до деякої 𝑁 -ої iтерацiї, а пiсля неї приймають постiйнi значення. Це зроблено з

метою бiльш «жорсткої» стабiлiзацiї на початкових критичних iтерацiях, оскiль-

ки в iншому рвзi вже з самого початку розрахунку процес може мати значну

розбiжнiсть, яку далi неможливо стабiлiзувати.

У першу чергу розраховується коефiцiєнт впливу 𝐶1(𝑖), зростання якого на
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першiй дiлянцi може бути заданий лiнiйною:

𝐶1(𝑖) =

⎧⎨⎩(𝐶1(𝑁)− 𝐶1(2)) (𝑖− 2) / (𝑁 − 2) + 𝐶1(2) якщо 𝑖 < 𝑁,

𝐶1(𝑁) якщо 𝑖 ≥ 𝑁
(2.29)

або параболiчною залежнiстю

𝐶1(𝑖) =

⎧⎨⎩(𝐶1(2)− 𝐶1(𝑁)) [(𝑖−𝑁)/(𝑁 − 2)]2 + 𝐶1(2) якщо 𝑖 < 𝑁,

𝐶1(𝑁) якщо 𝑖 ≥ 𝑁,
(2.30)

де 𝐶1(2), 𝐶1(𝑁) — заданi мiнiмальний i максимальний коефiцiєнти впливу пото-

чної iтерацiї, 𝑁 — заданий номер iтерацiї, на якiй коефiцiєнти впливу перестають

змiнюватися. При цьому, коефiцiєнт впливу першої iтерацiї, у бiльшостi задач,

не повинен зменшуватися 𝐶1(𝑁) ≥ 𝐶1(2).

Для визначення iнших коефiцiєнтiв 𝐶𝑚 необхiдно задати вектор 𝑅 розмiрно-

стi 𝑀−1, що визначає вiдношення мiж ними, усi елементи якого є позитивними

числами i не залежать вiд номера iтерацiї 𝑅 = {𝑟2, 𝑟3, . . . , 𝑟𝑚, ..., 𝑟𝑀}, 𝑟𝑚 > 0.

При цьому значення має вiдношення мiж елементами вектора 𝑅, а не їх аб-

солютнi значення. Отже, коефiцiєнти впливу старшi першого можна знайти за

допомогою формули

𝐶𝑚(𝑖) =

⎧⎨⎩(1− 𝐶1(𝑖)) · 𝑟𝑚/
∑︀𝑀

𝑗=2 𝑟𝑗 якщо 𝑚 ≥ 𝑖,

0 якщо 𝑚 < 𝑖.
(2.31)

Таким чином, метод релаксацiї дозволяє контролювати збiжнiсть розрахунку

за допомогою наступних вхiдних параметрiв:

- характер дiлянки посилення коефiцiєнта 𝐶1(𝑖): лiнiйний (2.29) або параболi-

чний (2.30);

- початкове значення коефiцiєнта 𝐶1(2);

- кiнцеве значення коефiцiєнта 𝐶1(𝑁);

- кiлькiсть iтерацiй 𝑁 , при яких коефiцiєнти впливу мiняються;

- кiлькiсть iтерацiй 𝑀 , якi беруть участь у релаксацiї;

- пропорцiї вагових коефiцiєнтiв iтерацiй 𝑅.

Як приклад, на рис. 2.7 наведено графiки коефiцiєнтiв впливу для лiнiйної

(рис. 2.7a) та параболiчної (рис. 2.7б) дiлянок стабiлiзацiї при наступних пара-

метрах методу: 𝐶1(2) = 0,1; 𝐶1(𝑁) = 0,6; 𝑁 = 10; 𝑀 = 4; 𝑅 = {2 1 1}.

78



2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

i

C

(а) лiнiйна дiлянка стабiлiзацiї

2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

i

C
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Рисунок 2.7 — Коефiцiєнти впливу iтерацiй

У загальному випадку, вибiр вхiдних параметрiв методу повинен проводиться

з урахуванням математичної моделi, закладеної у конкретну задачу, та ґрунтува-

тися на накопиченому досвiдi застосування методу.

При виконаннi розрахункiв за запропонованою вище схемою, вихiд iз ци-

клу послiдовних наближень проводиться тодi, коли виправленi значення на 𝑖–iй

iтерацiї 𝑦*𝑖 вiдрiзняються вiд виправлених значень на попереднiй iтерацiї 𝑦*𝑖−1 i

iстинних значень на 𝑖-iй iтерацiї 𝑦𝑖 менше, нiж на задану допустиму похибку

розрахунку ε≪ 1. Також, якщо змiнна 𝑦 не збiглася за задану кiлькiсть iтерацiй

𝑖max, то розрахунок аварiйно завершується для запобiгання помилки у програмi.

На рис. 2.8 приведена загальна блок–схема виконання розрахунку методом

послiдовних наближень з використанням запропонованого методу релаксацiї.

Метод релаксацiї названий «узагальненим», оскiльки нескладно показати,

що, за певних параметрiв, запропонований метод спрощується до вiдомих пiд-

ходiв, якi наведенi нижче.

1. Прямий метод послiдовних iтерацiй (метод простих iтерацiй) [305, 307]:

𝐶1(2) = 𝐶1(𝑁) = 1; величини 𝑁 , 𝑀 , 𝑅 не мають значення.

2. Метод крокового навантаження [305, 307, 308]:

𝐶1(𝑁) = 1; 𝐶1(2) = 𝐶1(𝑁)/𝑁 , 𝑁 = 𝑖max; 𝑀 = 1; величина 𝑅 не має

значення.

3. Проста релаксацiя (2.23) з [83, 309, 310]:

𝐶1(2) = 𝐶1(𝑁) = β = const; 𝑀 = 1; величини 𝑁 , 𝑅 не мають значення;
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Початок

Iнiцiалiзацiя лiчильника iтерацiй 𝑖 = 1

Встановлення початкового наближення 𝑥1

Розрахунок дiйсного значення функцiї 𝑦1 = 𝑦*1 = 𝐹 [𝑥1]

Збiльшення лiчильника 𝑖 = 𝑖+ 1

Розрахунок змiнної 𝑥𝑖 = 𝐺[𝑦*𝑖−1]

Розрахунок дiйсного значення функцiї 𝑦𝑖 = 𝐹 [𝑥𝑖]

Розрахунок коефiцiєнтiв впливу 𝐶1(𝑖), 𝐶2(𝑖), . . . , 𝐶𝑀(𝑖)

Розрахунок виправленого значення функцiї 𝑦*𝑖

Розрахунок похибки мiж двома

останнiми iтерацiями δ𝑖

Розрахунок похибки мiж iстинним

i виправленим розв’язками δ*𝑖

Перевiрка умови (δ𝑖 < ε ТА δ*𝑖 < ε) АБО 𝑖 ≥ 𝑖max

Виведення остаточного розв’язку 𝑥𝑖 и 𝑦𝑖

Кiнець

так
нi

Рисунок 2.8 — Блок-схема виконання розрахунку iз застосуванням релаксацiї
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4. Релаксацiя (2.24) з [83]:

𝐶1(2) = 𝐶1(𝑁) = 0,2; 𝑀 = 5; 𝑅 = {1 1 1 1}, величина 𝑁 не має значення.

5. Псевдо–динамiчний пiдхiд зi штучним демпфуванням (2.25):

𝐶1(2) = 𝐶1(𝑁) = 1 + α/Δ𝑇 = const, де α < 0; 𝑀 = 1; величини 𝑁 та 𝑅 не

мають значення.

Таким чином, запропонований метод релаксацiї дозволяє виконувати бiльш

гнучке налаштування алгоритму iтерацiй, нiж наведенi вище методи. Слiд також

зауважити, що нi в одному з наведених методiв не застосовувався пiдхiд до

подiлу розрахунку на двi дiлянки (дiлянки стабiлiзацiї i постiйних коефiцiєнтiв),

як це зроблено в запропонованому методi.

Один iз можливих системних пiдходiв до пiдбору параметрiв методу рела-

ксацiї для певної задачi наступний. Спочатку вибираються типовi умови розра-

хунку: у данiй дисертацiї, було вiдiбрано декiлька типових проектiв валопрово-

дiв. Далi, виконується розрахунок iз застосуванням запропонованої релаксацiї

при використаннi рiзних змiнних параметрiв. В першу чергу слiд мiняти 𝐶1(2),

𝐶1(𝑁), 𝑁 , оскiльки вони мають найбiльший вплив на швидкiсть i збiжнiсть

розрахунку. Для досягнення найкращого результату слiд потiм змiнювати тип

дiлянки стабiлiзацiї (лiнiйна або параболiчна), значення 𝑀 та 𝑅. З масиву вико-

ристаних комбiнацiй параметрiв, слiд прийняти тi, якi забезпечують розв’язання

задачi за найменшу кiлькiсть iтерацiй, тобто є оптимальними.

Описаний пiдхiд до релаксацiї в дисертацiї застосовано до вирiшення низки

задач:

1. узгодження значень прогинiв вала 𝑢𝑧, 𝑢𝑦 та коефiцiєнтiв жорсткостi ПО 𝑘

пiдшипникiв (див. пiдроздiл 3.1);

2. розрахунок поля тискiв у шарi мастила 𝑝 та пружних перемiщень поверхнi

вкладиша пiд дiєю цих тискiв 𝑢𝑟 пiд час еласто–гiдродинамiчного змащення

у пiдшипнику (див. пiдроздiл 3.2);

3. пошуку рiвноважного згину валiв 𝑢𝑧, 𝑢𝑦 з урахуванням гiдродинамiчних ти-

скiв 𝑝 змащення в пiдшипниках (див. пiдроздiл 3.3).
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2.3 Основнi результати та висновки з роздiлу 2

1. Описано застосування МСЕ для розв’язання задач, що були поставленi

у дисертацiї, а саме розрахунок компонентiв НДС при згинаннi суднового вало-

проводу та днищового перекриття МВ у стержневiй iдеалiзацiї, а також чисельне

розв’язання рiвняння Рейнольдса для визначення поля тискiв змащення пiдши-

пникiв.

2. Виконано аналiтичний огляд iснуючих МЖ СЕ ПО та зроблено висновок,

що у вiдкритих джерелах вiдсутнi данi про МЖ, яка б задовольняла вимогам

поставленої задачi розрахунку компонентiв НДС при статичному згинаннi ва-

лопроводу. Розроблено МЖ СЕ ПО з параболiчним законом змiни коефiцiєнта

жорсткостi за довжиною, яка бiльш точно моделює деформування пiдшипникiв

судового валопроводу. При використаннi розробленої матрицi достатньо вико-

ристовувати 12 СЕ для одного пiдшипника, у майже два рази менше нiж при

використаннi МЖ з постiйною жорсткiстю ПО, що важливо для пiдвищення

ефективностi розрахункiв компонентiв НДС при згинаннi суднового валопрово-

ду.

3. Розглянуто iснуючi пiдходи до розв’язання нелiнiйних задач та видiлено

їх обмеження та недолiки. Запропоновано узагальнений метод релаксацiї, що

забезпечує надiйну збiжнiсть методу послiдовних наближень при розв’язаннi

нелiнiйних задач розрахунку компонентiв НДС при згинаннi, а саме: розрахунки

згину валiв в умовах статики та з урахуванням гiдродинамiчного або еласто–

гiдродинамiчного змащення у пiдшипниках. Метод релаксацiї дозволяє викону-

вати налаштування з урахуванням особливостей математичної моделi, пiдбира-

ючи параметри, що забезпечує найбiльш надiйну збiжнiсть розв’язкiв при мiнi-

мально можливому числi iтерацiй.

4. Описано застосування комбiнацiї методiв оптимiзацiї, а саме методiв рою

часток та внутрiшньої точки до розв’язання нелiнiйної задачi пошуку рiвнова-

жного положення валопроводу з урахуванням змащення у його пiдшипниках.

Основнi результати роздiлу були опублiкованi у статтях [7–9, 11] та представ-

ленi на наукових конференцiях [1, 3, 4].
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РОЗДIЛ 3

УЗАГАЛЬНИЙ РОЗРАХУНОК НДС ВАЛОПРОВОДУ ПРИ ЗГИНАННI

У роздiлi 3 описано розробленi математичнi моделi валопроводу як багато-

прогонної непризматичної балки з урахуванням поперечних змiщень пiдшипни-

кiв. У пiдроздiлi 3.1 описано модель валопроводу пiд час стоянки судна, коли

валопровiд не обертається i знаходиться у станi покою на пiдшипниках. При

цьому пiдшипники валопроводу моделюються односторонньою нелiнiйною ПО

скiнченної довжини зi змiнною жорсткiстю уздовж пiдшипника. Пiдроздiл 3.2

присвячено опису моделi еласто–гiдродинамiчного змащення у пiдшипниках ва-

лопроводу, а саме розрахунку гiдродинамiчних тискiв у плiвцi змащення, розра-

хунку пружних перемiщень вкладиша пiдшипника пiд дiєю цих тискiв, а також

узгодженню тискiв i пружних перемiщень вкладиша. Нарештi, у пiдроздiлi 3.3

описано метод розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу пiд час

його обертання з урахуванням еласто–гiдродинамiчного змащення у пiдшипни-

ках.

3.1 Розрахунок компонентiв НДС при згинаннi валопроводу у станi ста-

тичної рiвноваги

Пiдроздiл 3.1 присвячений опису методу розрахунку компонентiв НДС при

згинаннi суднового валопроводу, що знаходиться у станi покою на пiдшипниках

як на нелiнiйнiй одностороннiй ПО. Наведено прийняту систему координат та

основнi припущення щодо моделi валопроводу для розрахунку НДС при згинан-

нi. Подано математичну модель, що представляє собою систему двох диферен-

цiйних неоднорiдних нелiнiйних рiвнянь згину балки з урахуванням зсуву, що

лежить на ПО та має нелiнiйнi граничнi умови. Описано принципи визначення

коефiцiєнта жорсткостi ПО, що вiдповiдає деформацiї вкладиша пiдшипника. Та-

кож описано алгоритм урахування зазору мiж валом та вкладишем пiдшипника,

що має кутовi й лiнiйнi змiщення у вертикальнiй та горизонтальнiй площинах.
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Рисунок 3.1 — Система координат валопроводу

3.1.1 Постановка задачi розрахунку компонентiв НДС при статичному

згинаннi валопроводу

У роботi прийнята наступна система координат валопроводу (рис. 3.1), що є

правою. Вiсь 𝑥 проходить через вiсь валопроводу, направлена з корми в нiс, при

цьому початок координат 𝑂 збiгається з кормовим торцем гребного вала. Вiсь 𝑧

направлена вгору паралельно дiаметральнiй площинi (ДП) або лежить у ДП, а

вiсь 𝑦 направлена на лiвий борт. Додатнiм напрямком моментiв сил та кутових

перемiщень прийнято вiд 𝑦 до 𝑧, вiд 𝑧 до 𝑥 та вiд 𝑥 до 𝑦.

У загальному випадку, для визначення НДС тiла необхiдно розв’язувати трьох–

вимiрну задачу теорiї пружностi. Однак з необхiдною точнiстю судновi вали мо-

жна розглядати як багатопрогоннi балку схiдчасто–змiнного кругового перерiзу,

якi мають згин одночасно у вертикальнiй та горизонтальнiй площинах. Це до-

зволяє одночасно зменшити складнiсть та час розрахункiв.

Оскiльки основна увага у дисертацiї зосереджена на роботi кормових пiд-

шипникiв, колiнчастий вал ГД не деталiзувався. Загально прийнятою практикою

у розрахунках центрування судового валопроводу є моделювання колiнчастого

вала ГД еквiвалентною балкою, що наводяться у вiдповiдних документах ГД або

може бути розрахована за рекомендацiями [59].

Основною проблемою у задачi розрахунку компонентiв НДС при згинаннi
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суднового валопроводу за допомогою МСЕ є формулювання граничних умов на

пiдшипниках. Валопровiд спирається на пiдшипники ковзання, довжина вклади-

шiв яких вiдноситься до дiаметру вала у межах вiд 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 1 для пiдшипникiв

промiжних валiв, до 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 4 для кормових дейдвудних пiдшипникiв або пiд-

шипникiв кронштейнiв. Така видовженiсть кормових пiдшипникiв регламенто-

вана вимогами класифiкацiйних товариств [311].

Вкладишi пiдшипникiв промiжних валiв, видовженiсть яких не перевищує

𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 1, змащуються технiчними оливами i, як правило, виготовленi з бабiту.

Їх у розрахунках валопроводiв доволi точно можна представляти жорсткою ву-

зловою опорою. Щодо пiдшипникiв дейдвудiв та кронштейнiв, то на суднах все

частiше встановлюють пiдшипники, що змащуються морською водою, у зв’язку

зi значним забрудненням акваторiї Свiтового океану мастилами, що можуть ви-

тiкати через ущiльнення дейдвудного пристрою суден [39]. З огляду на це, як

матерiал вкладишiв використовується гума й рiзноманiтнi синтетичнi матерiали.

Формулювання граничних умов для таких пiдшипникiв й методи їх розрахунку

є значно складнiшими.

З загальної точки зору судновий неметалевий пiдшипник для валопроводу є

односторонньою нелiнiйною ПО з невизначеною наперед зоною контакту. Тобто

функцiю коефiцiєнта жорсткостi ПО пiдшипника неможливо заздалегiдь описа-

ти аналiтично, бо вона залежить вiд НДС вала. Матерiали неметалевих вклади-

шiв таких пiдшипникiв мають низький модуль пружностi й коефiцiєнт Пуассона

близький до граничного значення ν = 0,5. Оскiльки коефiцiєнт жорсткостi ПО

пiдшипника валопроводу залежить вiд величини прогину вала й вкладиша, це

спричиняє значну нелiнiйнiсть математичної моделi.

Для моделювання деформацiї вкладишiв дейдвудних пiдшипникiв та пiдши-

пникiв кронштейнiв у дисертацiї застосовано два пiдходи. У даному пiдроздiлi

буде розглянуто перший пiдхiд, коли судно не має ходу, валопровiд не обертає-

ться i лежить на одностороннiй ПО. Другий пiдхiд ґрунтується на розрахунках

еласто–гiдродинамiчного змащення i буде описаний детально у пiдроздiлi 3.3.

У роботi була прийнята модель ПО Вiнклера [303], де реакцiя ПО у перерiзi

залежить лише вiд прогину балки у цьому ж перерiзi, i не залежить вiд стану

сусiднiх перерiзiв, тобто зсув у ПО вiдсутнiй, як це показано у (2.1). Також у ПО

вiдсутнi розтягувальнi зусилля та реакцiя на кутовi перемiщення балки.
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Була складена система рiвнянь згину багатопрогонної непризматичної балки

з урахуванням деформацiй зсуву, що лежить на нелiнiйнiй одностороннiй ПО

Вiнклера, яку можна записати у диференцiйнiй формi у наступному виглядi:⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

[𝐸𝐼𝑦(𝑥)𝑢
′′
𝑧(𝑥)]

′′ + 𝑘(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧)𝑢𝑧(𝑥)−
[︂
𝐸𝐼𝑦(𝑥)

𝐺𝐴*
𝑧(𝑥)

𝑘(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧)𝑢𝑧(𝑥)

]︂′′
=

= 𝑞𝑧(𝑥)−
[︂
𝐸𝐼𝑦(𝑥)

𝐺𝐴*
𝑧(𝑥)

𝑞𝑧(𝑥)

]︂′′
,[︀

𝐸𝐼𝑧(𝑥)𝑢
′′
𝑦(𝑥)

]︀′′
+ 𝑘(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧)𝑢𝑦(𝑥)−

[︂
𝐸𝐼𝑧(𝑥)

𝐺𝐴*
𝑦(𝑥)

𝑘(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧)𝑢𝑦(𝑥)

]︂′′
=

= 𝑞𝑦(𝑥)−
[︂
𝐸𝐼𝑧(𝑥)

𝐺𝐴*
𝑦(𝑥)

𝑞𝑦(𝑥)

]︂′′
,

(3.1)

де 𝑢𝑧 та 𝑢𝑦 — прогини балки вздовж осей 𝑧 та 𝑦 вiдповiдно, м; 𝑘 — коефiцiєнт

жорсткостi ПО, Н/м2; 𝑞𝑧 та 𝑞𝑦 — проекцiї розподiлених зовнiшнi сил на осi 𝑧 та

𝑦 вiдповiдно, Н/м.

До сил 𝑞𝑧 вiдносяться сили ваги елементiв валопроводу (вали, ГГ, фланцi i

т.д.), а сили 𝑞𝑦 у станi рiвноваги дорiвнюють нулю. Апострофом ′ позначається

похiдна d/d𝑥.

Граничнi умови консольної балки на кормовому кiнцi є силовими i у станi

рiвноваги мають вигляд

𝐸𝐼𝑦(0)𝑢
′′
𝑧(0) = 0; 𝐸𝐼𝑦(0)𝑢

′′′
𝑧 (0) = 0; 𝐸𝐼𝑧(0)𝑢

′′
𝑦(0) = 0; 𝐸𝐼𝑧(0)𝑢

′′′
𝑦 (0) = 0.

У бiльшостi конструкцiй валопроводiв граничнi умови на носовому кiнцi вало-

проводу можна охарактеризувати як вiльне опирання на носовий пiдшипник ГД

або редуктора, тобто

𝑢𝑧(𝐿shl) = 𝑤𝑧 𝑛; 𝐸𝐼𝑦(𝐿shl)𝑢
′′′
𝑧 (𝐿shl) = 0; 𝑢𝑦(𝐿shl) = 𝑤𝑦 𝑛; 𝐸𝐼𝑧(𝐿shl)𝑢

′′′
𝑦 (𝐿shl) = 0,

де 𝐿shl — довжина валопроводу, м; 𝑤𝑧 𝑛, 𝑤𝑦 𝑛 — заданi змiщення крайнього носо-

вого пiдшипника вздовж вiсi 𝑧 та 𝑦 вiдповiдно, м.

Усi пiдшипники валопроводу можуть мати лiнiйнi змiщення у вертикальнiй

𝑤𝑧 та горизонтальнiй 𝑤𝑦 площинах, а також кутовi змiщення α𝑦 та α𝑧 вiдносно

осей 𝑦 та 𝑧 вiдповiдно. Це стосується i пiдшипникiв, що моделюються ПО. Авто-

ром не були знайденi можливi пiдходи, що дозволяють розраховувати згин балки

на одностороннiй нелiнiйнiй ПО, що має змiщення у поперечному напрямку, то-

му такий пiдхiд буде описано у даному пiдроздiлi.
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Змiщення пiдшипника складаються з постiйної i змiнної складових. Постiйна

складова може бути задана проектантом, викликана термальними розширення-

ми корпусу або його пружною деформацiєю, а змiнна представляє собою вра-

хування змiщень пружних опор пiд дiєю рiзницi навантаження на пiдшипник та

вiдповiдного навантаження пiд час центрування. Це означає, що у задачi нелi-

нiйнi граничнi умови, оскiльки поперечне положення опор залежить вiд реакцiї,

що дiє в цiй опорi (наприклад пiдшипники кронштейнiв). Однак, у дисертацiї не

було розглянуто пружнi лiнiйнi та кутовi змiщення пiдшипникiв пiд дiєю змiни

навантажень на пiдшипники.

Описана вище задача має ще одну нелiнiйнiсть через те, що жорсткiсть

ПО 𝑘(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧) залежить вiд прогинiв вала. Також ПО має мiсце лише у гра-

ницях вкладиша пiдшипника i коефiцiєнт жорсткостi 𝑘(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧) дорiвнює нулю

за межами пiдшипникiв, що моделюються за допомогою ПО. Через це функцiя

𝑘(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧) має розрив у перерiзах на границях пiдшипника.

Для описаної математичної моделi неможливо отримати точнi аналiтичнi

розв’язки системи диференцiйних рiвнянь (3.1). Для розв’язання цiєї системи

з лiнiйною ПО, що не залежить вiд прогинiв та зафiксованими змiщеннями опор

у роботi використано МСЕ у його лiнiйнiй постановцi, основнi принципи якого

наведено у додатку А. Також для врахування неоднорiдностi ПО вздовж пiд-

шипника та впливу зсуву у валi на НДС ПО була розроблена спецiальна МЖ

СЕ ПО, що описана у пiдроздiлi 2.1. Спосiб урахування залежностi коефiцiєнта

жорсткостi ПО вiд прогинiв вала буде описано у пунктi 3.1.3, де було застосова-

но розроблений метод iтеративного розв’язання нелiнiйних задач (див. пiдроздiл

2.2). Метод визначення коефiцiєнта жорсткостi ПО наведено у додатку Г.

3.1.2 Згин валiв при сталих коефiцiєнтах жорсткостi змiщеної пружної

основи

Вертикальне положення пiдшипникiв впливає на довговiчнiсть роботи еле-

ментiв валопроводу i визначення їх оптимальних значень є предметом розрахун-

ку центрування валопроводу. Крiм того, пiдшипники також можуть бути змiщенi

у горизонтальнiй площинi та (або) мати контакт у верхнiй половинi вкладиша.

Зазор пiдшипника також має значний вплив на НДС валопроводу, оскiльки при
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розвантаженнi пiдшипника вал може втратити контакт з поверхнею вкладиша.

У iснуючих методах розрахунку судового валопроводу пiдшипники, як правило,

представляються вузловими жорсткими опорами, вертикальнi i горизонтальнi

змiщення та зазор яких можна врахувати у скiнченно елементнiй схемi виклю-

чивши вiдповiдне невiдоме перемiщення у вузлi з розрахунку з внесенням вiд-

повiдними змiнами у вектор зовнiшнiх сил, як це описано у додатку А.

Якщо розглядати пiдшипник як ПО, то виникає проблема з врахуванням змi-

щення ПО вiдносно теоретичної осi валопроводу, оскiльки у цьому разi пере-

мiщення вузла у межах ПО одночасно є i заданими i невiдомими величинами.

Автору вiдомi лише роботи, що пропонують методи розрахунку згину балки на

ПО, якi не дозволяють враховувати поперечне змiщення ПО вiдносно теорети-

чної вiсi балки та зазор у пiдшипнику. Саме тому автором був розроблений метод

розрахунку задач такого роду, який буде описано нижче.

На даному етапi розрахунку вважається, що коефiцiєнт жорсткостi ПО 𝑘(𝑥)

не залежить вiд перемiщень вала {𝑞}, тобто система є лiнiйною. Це дозволяє

розглядати згин валiв як суперпозицiю двох складових

{𝑞} = {𝑞off}+ {𝑞ef} , (3.2)

де {𝑞off} — вектор вузлових перемiщень згину тiльки вiд жорсткого змiщення

пiдшипникiв, а {𝑞ef} — вiд зовнiшнiх сил та деформацiї ПО (у тому числi викли-

каної за рахунок змiщення пiдшипникiв) за умови що опори не мають змiщень.

Першим етапом розрахунку є складання МЖ скiнченно елементної схеми

валопроводу [𝐾sh] та матрицi ПО системи [𝐾ef ], що складаються за допомогою

МЖ СЕ (Б.1) та МЖ СЕ ПО (2.18) вiдповiдно.

Далi, користуючись рекомендацiями додатку А, необхiдно виключити з роз-

рахунку вектор вiдомих лiнiйних змiщень вузлових опор i ПО {𝑞f} i сформувати

усiченi МЖ валопроводу [𝐾*
sh] та вектор еквiвалентних зовнiшнiх сил {𝑝*off},

користуючись якими можна визначити вiльнi перемiщення валопроводу {𝑞*off}
шляхом розв’язання наступного рiвняння

[𝐾*
sh] {𝑞*off} = {𝑝*off} . (3.3)

Вектори {𝑞f} та {𝑞*off} разом формують вектор згину валiв спричиненi жорстким

змiщенням опор {𝑞off}, що входить до формули (3.2). Повний вектор еквiва-
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лентних сил {𝑝off}, який повнiстю характеризує НДС валопроводу тiльки вiд

жорсткого змiщень опор, визначається за формулою

{𝑝off} = [𝐾sh] {𝑞off} . (3.4)

Якщо сили {𝑝off}, що дiють на вали при згинi {𝑞off}, прикласти зi зворотнiм

знаком до системи валопровiд–ПО, то можна отримати прогин валопроводу з

урахуванням деформацiї ПО, що викликана змiщенням опор. Приклавши до цi-

єї системи також вектор зовнiшнiх сил {𝑝}, можна отримати систему рiвнянь

вiдносно прогину валопроводу на ПО без змiщень опор

([𝐾**
sh ] + [𝐾**

ef ]) {𝑞**ef } = {𝑝**} − {𝑝**off} , (3.5)

де iндекс ** означає вектор або матрицю з виключеними перемiщеннями опор,

що моделюються жорсткими вузловими опорами. Доповнивши вектор {𝑞**ef } ну-

льовими перемiщеннями вузлових опор можна отримати повний вектор перемi-

щень валiв при згинi на ПО {𝑞ef}. Остаточнi перемiщення валопроводу можна

отримати, скориставшись формулою (3.2).

Для перевiрки тверджень, якi лежать в основi запропонованого пiдходу, був

проведений тестовий розрахунок компонентiв НДС при згинаннi валопроводу

дiаметром 𝑑𝑠ℎ = 0,5 м i довжиною 𝐿shl = 2 м, що навантажений власною вагою

та має двi вузловi опори на краях та ПО посерединi довжини балки протяжнiстю

Рисунок 3.2 — Згин вала на ПО зi змiщенням
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𝑙b = 1 м та коефiцiєнтом жорсткостi 𝑘 = 1010 Н/м2. Двi крайнi опори змiщенi

вниз на 𝑤𝑧 = −0,01 мм, а ПО має нульовi лiнiйне та кутове змiщення. Таким

чином, можна виконати розрахунок за традицiйною схемою 𝑢t, коли допускає-

ться змiщення лише вузлових опор а ПО збiгається з вiссю 𝑥, та застосувавши

запропонований алгоритм 𝑢 для перевiрки тверджень, на яких вона заснована.

На рис. 3.2 крiм описаних вище прогинiв, зображенi також складовi прогину

вiд змiщення 𝑢off та деформацiї ПО 𝑢ef . Як видно, результати розрахункiв за

традицiйним та запропонованим методами повнiстю збiглися, що свiдчить про

вiрнiсть запропонованого пiдходу до розрахунку компонентiв НДС при згинаннi

валопроводу, що лежить на змiщенiй ПО.

3.1.3 Згин валiв на нелiнiйнiй пружнiй основi з урахуванням зазору та

вiдриву вала вiд пiдшипникiв

Пiсля того, як розв’язано задачу зi змiщенням ПО, слiд також врахувати за-

зор у пiдшипниках ковзання. Зазори дозволяють валу вiльно обертатися у пiдши-

пнику та виконують декiлька додаткових функцiй: зменшують тертя у контактнiй

парi за рахунок формування гiдродинамiчної плiвки змащення у зазорi, запобiга-

ють великому реактивному моменту у пiдшипнику при перекосi вала за рахунок

деякої свободи кутових перемiщень, дозволяють заводити вал через дейдвуднi

пiдшипники, компенсують температурне розширення вала та вкладиша пiдши-

пника.

Крiм того, при певних обставинах вал може частково або повнiстю втрачати

контакт з поверхнею вкладиша, що може призводити до фактичного збiльшення

прогону валопроводу i, як наслiдок, до значного збiльшення амплiтуд роторних

коливань. На стадiї проектування валопроводу та розробки плану його центру-

вання важливо виявляти та запобiгати таким умова роботи валопроводу.

Як показано у додатку Г, жорсткiсть ПО є нелiнiйною функцiєю прогину

вала. У той же час, прогин валопроводу залежить вiд жорсткостi ПО, тому задача

повинна розв’язуватися методом послiдовних наближень.

Перемiщення вузлових перемiщень {𝑞f} формуються з перемiщень вузлових

опор та пiдшипникiв, що представленi ПО. Якщо пiдшипник розглядається як

абсолютно жорстка вузлова опора без зазору, то її кутовi перемiщення залиша-
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ються вiльними, а лiнiйнi на всiх iтерацiях визначаються як:

𝑢𝑧(𝑥) = 𝑤𝑧 ; 𝑢𝑦(𝑥) = 𝑤𝑦 .. (3.6)

Щодо перемiщень, що моделюють змiщення ПО, вони визначаються як пе-

ретин поверхнi вкладиша з лiнiєю, що проходить через центри перерiзiв пiд-

шипника та вала. Кутовi перемiщення у цьому разi приймаються паралельно до

кутових змiщень пiдшипника у вертикальнiй та горизонтальнiй площинах. Та-

ким чином, на кожнiй iтерацiї цi перемiщення визначаються в залежностi вiд

прогину валопроводу на попереднiй iтерацiї за формулами:

𝑢𝑧(𝑥) = 𝑤𝑧 − α𝑦 (𝑥− 𝑥𝑏 ) + 0,5𝑧𝑐(𝑥)∆/𝑒(𝑥); (3.7)

𝑢𝑦(𝑥) = 𝑤𝑦 + α𝑧 (𝑥− 𝑥𝑏 ) + 0,5𝑦𝑐(𝑥)∆/𝑒(𝑥); (3.8)

ϕ𝑦 = atgα𝑦 ; ϕ𝑧 = atgα𝑧 . (3.9)

Розрахунок за формулами (3.7)–(3.9) виконується для всiх вузлiв, що лежать у

межах ПО, навiть для перерiзiв, де має мiсце вiдрив. Як буде показано далi,

проблема вiдриву вирiшуються автоматично, якщо коефiцiєнт жорсткостi ПО

𝑘(𝑥) = 0. Значення лiнiйних перемiщень вузлових опор на першiй iтерацiї при-

ймаються внизу вкладиша, тобто:

𝑢𝑧 0(𝑥) = 𝑤𝑧 − α𝑦 (𝑥− 𝑥𝑏 )− 0,5∆; 𝑢𝑦 0(𝑥) = 𝑤𝑦 + α𝑧 (𝑥− 𝑥𝑏 ). (3.10)

Для забезпечення збiжностi послiдовних наближень до коефiцiєнтiв жорс-

ткостi ПО у роботi застосовується релаксацiя, що описана у пiдроздiлi 2.2, з на-

ступними параметрами, що пiдiбранi систематичними масовими розрахунками

рiзних типових валопроводiв: параболiчна дiлянка змiни коефiцiєнтiв релаксацiї

(2.30), 𝐶1(2) = 0,05, 𝐶1(𝑁) = 1, 𝑁 = 5, 𝑀 = 3, 𝑅 = {2 1}. Також на основi

масових розрахункiв визначене прийнятне початкове значення коефiцiєнту жорс-

ткостi ПО, яке на першiй iтерацiї приймається постiйним i однаковим для всiх

пiдшипникiв 𝑘0 = 107 Н/м2.

Таким чином, одна iтерацiя розрахунку компонентiв НДС при згинаннi ва-

лопроводу в умовах статичного покою на пiдшипника складається з наступних

крокiв:

1. формування вектора вузлових перемiщень вiд змiщення опор {𝑞f} за фор-

мулами (3.10) на першiй iтерацiї або за формулами (3.6)–(3.9) на наступних

iтерацiях;
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2. розрахунок вектора перемiщень валопроводу вiд змiщень опор {𝑞off} шляхом

розв’язання рiвняння (3.3);

3. призначення початкових значень коефiцiєнтiв жорсткостi ПО на першiй iте-

рацiї або розрахунок коефiцiєнтiв жорсткостi ПО 𝑘(𝑥) за формулою (Г.20)

на наступних iтерацiях;

4. побудова МЖ СЕ ПО [𝐾ef ];

5. розрахунок еквiвалентних навантажень вiд змiщень {𝑝off} за формулою (3.4);

6. розрахунок вектора вузлових перемiщень валопроводу вiд зовнiшнiх наван-

тажень та деформацiї ПО {𝑞ef} шляхом розв’язання рiвняння (3.5);

7. розрахунок повного вектора перемiщень валопроводу {𝑞} за формулою (3.2).

Розрахунок за описаною схемою виконується у декiлька iтерацiй, доки не

буде виконана одна з умов:

δ𝑖 < ε або 𝑖 ≥ 𝑖max, (3.11)

де 𝑖 — номер iтерацiї; 𝑖max = 50 — максимально допустимий номер iтерацiї; δ𝑖 —

похибка розрахунку коефiцiєнтiв жорсткостi ПО; ε = 0,01 — допустима похибка

розрахунку коефiцiєнтiв жорсткостi ПО. Похибка у свою чергу розраховується

як вiдношення норм двох векторiв [312]

δ𝑖 =
⃦⃦
{𝑘𝑖} −

{︀
𝑘(𝑖−1)

}︀⃦⃦
2
/
⃦⃦
0,5
(︀
{𝑘𝑖}+

{︀
𝑘(𝑖−1)

}︀)︀⃦⃦
2
=

=

√︁∑︀𝑆
𝑠=1

(︀
(𝑘𝑠 𝑖 − 𝑘𝑠 (𝑖−1)

)︀2√︁∑︀𝑆
𝑠=1

(︀
0,5
(︀
𝑘𝑠 𝑖 + 𝑘𝑠 (𝑖−1)

)︀)︀2
= 2

⎯⎸⎸⎷∑︀𝑆
𝑠=1

(︀
𝑘𝑠 𝑖 − 𝑘𝑠 (𝑖−1)

)︀2∑︀𝑆
𝑠=1

(︀
𝑘𝑠 𝑖 + 𝑘𝑠 (𝑖−1)

)︀2 , (3.12)

де 𝑠 та 𝑆 — поточний номер та загальна кiлькiсть перерiзiв, у яких розраховує-

ться коефiцiєнт жорсткостi ПО (вузли та середини довжин СЕ, що належать до

ПО);

{𝑘𝑖} = {𝑘1 𝑖 𝑘2 𝑖 . . . 𝑘𝑠 𝑖 . . . 𝑘𝑆 𝑖} — вектор коефiцiєнтiв жорсткостi ПО на данiй

𝑖–й iтерацiї;{︀
𝑘(𝑖−1)

}︀
=
{︀
𝑘1 (𝑖−1) 𝑘2 (𝑖−1) . . . 𝑘𝑠 (𝑖−1) . . . 𝑘𝑆 (𝑖−1)

}︀
— вектор коефiцiєнтiв жорстко-

стi ПО на попереднiй (𝑖−1)–й iтерацiї.

Тестовi розрахунки за розробленим методом розрахунку компонентiв НДС

при статичному згинаннi валопроводу, а також їх аналiз та порiвняння з резуль-

татами з програми «ShaftDesigner» наведено у додатку Д.
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3.2 Модель еластично-гiдродинамiчне змащення пiдшипникiв при ро-

ботi валопроводу

Пiдроздiл 3.2 присвячений розробцi моделi еласто–гiдродинамiчного змаще-

ння у пiдшипниках валопроводу. Описано метод розрахунку тискiв у плiвцi зма-

щення пiдшипникiв шляхом розв’язання рiвняння Рейнольдса МСЕ. Розробле-

но метод розрахунку пружних перемiщень вкладишу пiд дiєю тискiв змащення

на основi розв’язання спрощених рiвнянь теорiї пружностi. Описано методи-

ку взаємоузгодження гiдродинамiчних тискiв змащення та пружних перемiщень

вкладиша пiдшипника за допомогою розробленої релаксацiї методу послiдовних

наближень (див. пiдроздiл 2.2).

3.2.1 Постановка задачi розрахунку змащення у пiдшипниках

У даному пiдроздiлi розглядаються розрахунок еласто–гiдродинамiчного зма-

щення пiдшипникiв ковзання валопроводу. При цьому, шийка вала має довiльну

форму у межах зазору валопроводу та вважається зафiксованою. Метод визна-

чення рiвноважного положення валопроводу з урахуванням змащення у пiдши-

пниках розглядається у пiдроздiлi 3.3.

Змащення пiдшипникiв може вiдбуватися у трьох умовних режимах: повне

гiдродинамiчне, змiшане чи граничне змащення. Границi режимiв визначаються

параметром безрозмiрної мiнiмальної товщини плiвки [145, 181]

λ = ℎmin/
√︁
σ2
𝑞 sh + σ

2
𝑞 b, (3.13)

де ℎmin — мiнiмальна товщина плiвки змащення, м; σ𝑞 sh та σ𝑞 b — середньоква-

дратична шорсткiсть робочих поверхонь вала та пiдшипника вiдповiдно, м.

Загальноприйнятою є наступна характеристика режимiв змащення пiдшипни-

кiв ковзання [181]:

- λ ≤ 1 граничне тертя, коли робочi поверхнi мають твердий контакт;

- 1 < λ ≤ 3 змiшане змащення, коли нерiвностi робочих поверхонь перiодично

знаходяться у контактi;

- λ ≥ 3 повне гiдродинамiчне/еласто–гiдродинамiчне змащення, коли робочi

поверхнi повнiстю вiддiленi одна вiд одної шаром змащення.
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Рисунок 3.3 — Крива Штрiбека

Описанi режими проiлюстрованi на кривiй Штрiбека (рис. 3.3), яка описує

залежнiсть коефiцiєнту тертя 𝑓 вiд безрозмiрної мiнiмальної товщини плiвки λ.

Незважаючи на те, що крива Штрiбека, як правило, будується для пiдшипникiв

без нахилу шийки вала i не приймає до уваги асиметричний характер наванта-

ження, вона демонструє загальний характер роботи пiдшипника. У граничному

та змiшаному режимах має мiсце високий коефiцiєнт тертя та iнтенсивне зно-

шення вкладиша, у той час як при гiдродинамiчному режимi змащення майже

вiдсутнiй знос вкладиша та коефiцiєнт тертя незначний [181].

Як вiсь 𝑥 кривої Штрiбека також часто можна зустрiти не λ, а число Som-

merfeld [313]

𝑆𝑜 =

(︂
𝑑𝑠ℎ
∆

)︂2
µω𝑙𝑏𝑑𝑠ℎ

R
=

(︂
𝑑𝑠ℎ
∆

)︂2
µω

𝑝
, (3.14)

де µ — динамiчна в’язкiсть мастила, Па·с; ω — частота обертання валопроводу,

c−1; R — навантаження на пiдшипник, Н; 𝑝 = R/(𝑙𝑏𝑑𝑠ℎ) — номiнальний тиск, Па.

Навантаження на пiдшипник визначається iнтегруванням тискiв 𝑝 по поверхнi

вкладиша пiдшипника:

R =
√︁
R2

𝑧 +R2
𝑦; (3.15)
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Рисунок 3.4 — Схема еласто–гiдродинамiчного змащення

R𝑧 =

𝑥𝑏 +0,5𝑙𝑏∫︁
𝑥𝑏−0,5𝑙𝑏

π∫︁
−π

𝑝(θ,𝑥) cos θ 𝑑θ d𝑥, R𝑦 =

𝑥𝑏 +0,5𝑙𝑏∫︁
𝑥𝑏−0,5𝑙𝑏

π∫︁
−π

𝑝(θ,𝑥) sin θ 𝑑θ d𝑥. (3.16)

Як видно з формули (3.14), при великому навантаженнi на пiдшипник та

зазорi або малiй швидкостi обертання та в’язкостi мастила режим змащення на-

ближається до граничного тертя.

Окремо слiд зазначити, що якщо вкладиш пiдшипника виготовлений з по-

лiмеру або гуми, що має низький модуль пружностi, то тиски у плiвцi змаще-

ння 𝑝 викликають їх деформацiю 𝑢𝑧 (рис. 3.4). Визначення узгоджених тискiв

та перемiщень вкладиша вiдбувається у рамках розв’язання задачi про еласто–

гiдродинамiчне змащення, яка вiдноситься до класу fluid–structure interaction

проблем. Далi у цьому роздiлу розглядається визначення тискiв змащення (пункт

3.2.2), визначення пружних радiальних перемiщень поверхнi вкладиша (дода-

ток Е) та їх узгодження (пункт 3.2.3).

3.2.2 Розрахунок гiдродинамiчних тискiв у плiвцi змащення

У загальному випадку, тиски у плiвцi змащення можна представити як су-

перпозицiю гiдродинамiчних 𝑝ℎ та контактних 𝑝𝑐 тискiв [145]

𝑝 = 𝑝ℎ + 𝑝𝑐. (3.17)
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Тиски гiдродинамiчного змащення визначаються шляхом розв’язання рiвня-

ння Рейнольдса, яке описує течiю змащення у зазорi мiж валом та внутрiшньою

поверхнею пiдшипника [181]

4

𝑑2
𝑠ℎ

𝜕

𝜕θ

(︂
ℎ3𝜕𝑝ℎ

𝜕θ

)︂
+

𝜕

𝜕𝑥

(︂
ℎ3𝜕𝑝ℎ

𝜕𝑥

)︂
= 6µω

𝜕ℎ

𝜕θ
, (3.18)

де ℎ — товщина плiвки змащення, м, яка у свою чергу визначається за формулою

ℎ(θ,𝑥) = 0,5∆− 𝑒(𝑥) cos (θ−ϕ(𝑥)) + 𝑢𝑧(θ,𝑥,𝑝). (3.19)

Рiвняння (3.18) отримано для наступних припущень:

- знехтувано iнерцiйними силами;

- знехтувано градiєнтом тиску в напрямку товщини плiвки;

- рiдина вважається ньютонiвською;

- рiдина вважається нестислива;

- в’язкiсть рiдини постiйна величина по всiй областi;

- вiдсутнє ковзання мiж рiдиною та твердими поверхнями;

- знехтувано кривиною робочих поверхонь твердих тiл;

- швидкiсть наявна тiльки у напрямку θ;

- обидвi поверхнi є твердими недеформованими тiлами;

- обертається лише одна з поверхонь (вал);

- течiя вважається стацiонарною.

Розв’язання рiвняння (3.18) у роботi виконується МСЕ, а МЖ СЕ змащення

отримана за допомогою процедури, що описана у [314]. Застосована кавiтацiй-

на гранична умова half–Sommerfeld 𝑝ℎ ≥ 0, оскiльки вона є одною з найбiльш

простих, дає невелику похибку [181] та широко застосовується на практицi.

Алгоритм розрахунку поля гiдродинамiчних тискiв змащення був взятий з

вихiдного коду програми «ShaftDesigner» [315–317], а для перевiрки правильно-

стi його результатiв були виконанi тестовi розрахунки i порiвнянi з формулою

Hirani H. та iн. [138], основаною на середньо–гармонiчному розв’язкiв для без-

межно короткого (розв’язок Ocvirk) та безмежно довгого (розв’язок Sommerfeld)

пiдшипникiв:

𝑝 =
𝑝𝑜𝑝𝑠

𝑝𝑜𝑔𝑠 + 𝑝𝑠𝑔𝑜
; 𝑔𝑜 = 1 + 𝑒(𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ)

1,2(exp(𝑒5 − 1)); 𝑔𝑠 = exp
(︀
(1− 𝑒)3

)︀
; (3.20)
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(а) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 1, 𝑒 = 0,50 (б) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 2, 𝑒 = 0,50 (в) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 4, 𝑒 = 0,50

(г) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 1, 𝑒 = 0,90 (д) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 2, 𝑒 = 0,90 (е) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 4, 𝑒 = 0,90

(ж) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 1, 𝑒 = 0,98 (з) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 2, 𝑒 = 0,98 (и) 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = 4, 𝑒 = 0,98

Рисунок 3.5 — Епюри тискiв у плiвцi змащення: – – МСЕ, —– Hirani H. та iн.

𝑝𝑜 =
12µω𝑙2𝑏
∆2

[︃
1

4
−
(︂
𝑥− 𝑥𝑏

𝑙𝑏

)︂2
]︃

𝑒 sin θ

(1 + 𝑒 cos θ)3
; (3.21)

𝑝𝑠 =
6µω𝑑2

𝑠ℎ

∆2(2 + 𝑒2)

[︂
𝑒 sin θ(2 + 𝑒 cos θ)

(1 + 𝑒 cos θ)2

]︂
, (3.22)
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де 𝑒 = 2𝑒/∆ — безрозмiрний ексцентриситет вала.

Розрахунок було виконано при рiзних ексцентриситетах 𝑒 = {0,5 0,9 0,98},

для пiдшипникiв з рiзними значеннями вiдносного видовження 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ = {1 2 4} м,

та наступними характеристиками: 𝑑𝑠ℎ = 0,5 м; µ = 0,001 Па·с; ∆ = 2 мм;

ω = 120 об/хв. Як видно на рис. 3.5, на всiх комбiнацiях ексцентриситету та вiд-

носного видовження пiдшипникiв результати розрахунку за МСЕ та формулами

[138] мають близькi результати, що свiдчить про надiйнiсть алгоритму МСЕ i

можливiсть використання його у роботi.

На вiдмiну вiд формул [138], якi справедливi лише для iдеальних цилiндри-

чних вкладишiв, застосування МСЕ дає можливiсть враховувати перемiщення

вкладиша пiдшипника 𝑢𝑧 пiд дiєю тиску, що є обов’язковою умовою розв’язання

задачi про еласто–гiдродинамiчне змащення.

Контактна взаємодiя твердих тiл у загальному випадку складає складний фi-

зичний феномен. Iснує декiлька моделей для визначення контактних тискiв 𝑝𝑐,

якi вiдрiзняються одна вiд одної точнiстю опису фiзики взаємодiї поверхонь та

обсягом вихiдних даних. Оскiльки визначення докладних вихiдних даних для

розрахунку контактних тискiв викликає значнi труднощi, в роботi прийнята вiд-

носно проста модель контактних тискiв, яка добре зарекомендувала себе на пра-

ктицi [84, 131, 145, 146]

𝑝𝑐 =
𝐻

2

(︃
1− erf

[︃
ℎ√
2σ𝑞

]︃)︃
, (3.23)

де 𝐻 — твердiсть по Брiнеллю вкладиша, Па; σ𝑞 =
√︁
σ2
𝑞 sh + σ

2
𝑞 b — приведена

середньоквадратична шорсткiсть робочих поверхонь, м; erf — функцiя похибок:

erf(𝑥) =
2√
π

∫︁ 𝑥

0

exp
(︀
−𝑡2
)︀
d𝑡. (3.24)

3.2.3 Спiльний розрахунок еласто–гiдродинамiчного змащення у пiд-

шипниках

Основною проблемою при розрахунку еласто–гiдродинамiчного змащення є

пошук узгоджених значень тискiв та пружних перемiщень вкладиша. У робо-

тi цю проблему розв’язано методом послiдовних наближень iз застосуванням
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розробленої релаксацiї (див. пiдроздiл 2.2).

Для визначення оптимальних параметрiв релаксацiї, при яких розрахунок

збiгається за найменшу кiлькiсть iтерацiй, були проведенi масовi системати-

чнi розрахунки (близько 5000 випадкiв) для широкї низки випадкiв еласто–

гiдродинамiчного змащення пiдшипника з наступними параметрами: 𝑑𝑠ℎ = 0,5 м,

𝑙𝑏 = 0,5 м, ∆ = 2 мм, 𝑡𝑏 = 30 мм, 𝐸𝑏 = 440 МПа, ν𝑏 = 0,45, µ = 0,001 Па·с.
Мiнялись наступнi параметри змащення:

- частота обертання ω =
{︀
101 . . . 106

}︀
об/хв;

- вiдносний ексцентриситет 𝑒 = {0,1 . . . 0,98},
та наступнi параметри релаксацiї для кожної комбiнацiї ω та 𝑒:

- релаксацiя тискiв 𝑝 або пружних перемiщень 𝑢𝑟;

- лiнiйна (2.29) або параболiчна (2.30) перша дiлянка релаксацiї;

- кiлькiсть iтерацiй на першу дiлянку релаксацiї 𝑁 = {10 . . . 400};
- кiнцеве значення коефiцiєнта 𝐶1(𝑁) = {0,1 . . . 1},

а наступнi параметри релаксацiї були прийнятi фiксованi:

- початкове значення коефiцiєнта 𝐶1(2) = 0,0005;

- кiлькiсть iтерацiй , якi беруть участь у релаксацiї 𝑀 = 3;

- вiдношення мiж ваговими коефiцiєнтами iтерацiй 𝑅 = {1 1}.
За результатами розрахункiв можна зробити висновок, що найменша кiль-

кiсть iтерацiй досягається при релаксацiї пружних перемiщень 𝑢𝑟, застосуваннi

формули з лiнiйною першою дiлянкою (2.29) та 𝑁 = 10. Через те, що неможли-

во було визначити оптимальнi параметри релаксацiї 𝐶1(𝑁) та 𝐶1(2), при яких

збiжнiсть стабiльно досягається при всiх комбiнацiях ω та 𝑒, для них були по-

будована регресiйнi формули:

𝐶1(𝑁) = −1,056 + (2,039− 0,7853𝑒max)
−[log10(𝛿𝑢𝑟max)+(0.4024−2.25𝑒max)]; (3.25)

𝐶1(2) = 1 + 3,332 [𝐶1(𝑁)− 1] ; (3.26)

0,1 ≤ 𝐶1(𝑁) ≤ 1; 0,0005 ≤ 𝐶1(𝑁) ≤ 1, (3.27)

де 𝑒max — найбiльший вiдносний ексцентриситет вздовж пiдшипника; 𝛿𝑢𝑟max —

безрозмiрне максимальне радiальне перемiщення вкладиша на першiй iтерацiї

без релаксацiї, що визначається за формулою

𝛿𝑢𝑟max = max(𝑢)/ℎmin = 2max(𝑢)/ [∆(1− 𝑒max)] . (3.28)
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Введення величини 𝛿𝑢𝑟max дозволяє узагальнити результати розрахункiв одноча-

сно на будь–якi дiаметри вала 𝑑𝑠ℎ, дiаметральнi зазори ∆, товщини вкладишiв 𝑡𝑏,

швидкостi обертання ω, в’язкостi рiдини змащення µ, модулi пружностi вклади-

ша 𝐸𝑏.

Для перевiрки розробленої еласто–гiдродинамiчної моделi дейдвудного пiд-

шипника валопроводу були виконанi порiвняльнi розрахунки з результатами Li-

twin W., що наведено у [161]. Вiдповiдно до [161], розрахунок виконувався для

пiдшипникiв з наступними характеристиками: дiаметр вала 𝑑𝑠ℎ = 0,1 м, довжи-

на пiдшипника 𝑙𝑏 = 0,3 м, товщина вкладиша 𝑡𝑏 = 12 мм, дiаметральний зазор

∆ = 0,2 мм, динамiчна в’язкiсть води 𝜇 = 0,001 Па·с, швидкiсть обертання вала

ω = 660 об/хв, вiдносний ексцентриситет 𝑒 = 0,95. Як матерiали вкладиша були

прийнятi композит з модулем пружностi 𝐸𝑏 = 4500 МПа, коефiцiєнтом Пуассона

ν𝑏 = 0,35, a також полiмер — 𝐸𝑏 = 800 МПа, ν𝑏 = 0,35. Вiсь вала була прийнята

паралельною до вiсi пiдшипника.

Епюри гiдродинамiчних тискiв змащення та пружних перемiщень вклади-

ша пiдшипника для композитного пiдшипника наведено на рис. 3.6, а для по-

лiмерного пiдшипника — на рис. 3.7. Видно, що для полiмерного пiдшипника з

меншим модулем пружностi максимальнi перемiщення вкладиша мають бiльшi

значення, а максимальнi тиски — меншi, порiвняно з композитним пiдшипником.

На рис. 3.8 наведено перерiзи цих епюр посерединi довжини вкладиша пiд-

шипника та вiдповiднi данi з [161]. Крiм того були розрахованi тиски без вра-

хування деформацiї вкладиша пiдшипника (абсолютно жорсткий вкладиш). Як

видно з рисункiв, результати автора дисертацiї та незалежнi данi Litwin W. мають

дуже близькi значення, що свiдчить про достовiрнiсть розробленої у дисертацiї

еласто–гiдродинамiчної моделi i можливiсть її використання для iнженерних i

дослiдницьких розрахункiв. Результати показують, що використання композиту

зменшило максимальний тиск на 15%, а полiмеру — на 50%. Це пiдтверджує

важливiсть врахування деформацiї вкладиша, модуль пружностi яких має низькi

значення.

Слiд також зазначити, що розрахованi максимальнi гiдродинамiчнi тиски ма-

ють дещо нижчi значення порiвняно з даними Litwin W., що пояснюється не

врахуванням тиску подачi води на одному з торцiв вкладиша (0.4 МПа).

На рис. 3.9 наведенi графiки збiжностi максимальних тискiв та перемiщень
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(а) Гiдродинамiчнi тиски (б) Радiальнi перемiщення

Рисунок 3.6 — Еласто–гiдродинамiчне змащення у композитному пiдшипнику

(а) Гiдродинамiчнi тиски (б) Радiальнi перемiщення

Рисунок 3.7 — Еласто–гiдродинамiчне змащення у полiмерного пiдшипнику

вкладиша для простого методу послiдовних наближень та з використанням роз-

робленої релаксацiї (див. пiдроздiл 2.2). Як видно, без релаксацiї розрахунок не

може досягти заданого рiвня точностi δ = 10−2, у той час, як при застосуваннi

релаксацiї розрахунок успiшно збiгається за 45 iтерацiй. Це показує ефектив-

нiсть розробленого методу релаксацiї.
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(а) Гiдродинамiчнi тиски (б) Радiальнi перемiщення

Рисунок 3.8 — Епюри еласто–гiдродинамiчного змащення у середньому перерiзi

(а) Простi послiдовнi наближення

(б) Релаксацiя

Рисунок 3.9 — Збiжнiсть розрахунку еласто–гiдродинамiчного змащення
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3.3 Розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу з урахува-

нням змащення у пiдшипниках

У пiдроздiлi 3.3 описано метод розрахунку компонентiв НДС при згинаннi

валопроводу з урахуванням еласто–гiдродинамiчного змащення у його пiдши-

пниках. Розрахунок квазiстатичного положення вала та вiдповiдного йому зма-

щення пiдшипникiв виконується трьома вкладеними циклами. На зовнiшньому

циклi за допомогою методiв оптимiзацiї виконується пошук поперечного поло-

ження валопроводу усерединi зазорiв пiдшипникiв. На промiжному циклi ме-

тодом послiдовних наближень з релаксацiєю шукається кутове положення вала

вiдносно осей пiдшипникiв. На внутрiшньому циклi також методом послiдовних

наближень з релаксацiєю узгоджуються гiдродинамiчнi тиски у плiвцi змащення

i пружнi перемiщення вкладишiв пiдшипникiв, як було описано у пiдроздiлi 3.2.

3.3.1 Постановка задачi розрахунку компонентiв НДС при згинаннi ва-

лопроводу

Нижче буде розглянуто розрахунок квазiстатичного згину валiв пiд час екс-

плуатацiї з урахуванням змащення у пiдшипниках.

Вiбрацiя має велике значення пiд час функцiонування валопроводу, особливо

коли частота обертiв ω близька до власних частот коливань валопроводу. Однак

через складнiсть такої задачi та обмеженiсть об’єму дисертацiї було прийнято

рiшення вирiшувати задачу у квазiстацiонарнiй постановцi, коли у кожний мо-

мент часу вважається, що на валопровiд дiють сталi зовнiшнi сили, а вiдповiдно

i НДС валопроводу теж є статичним. Розробленi моделi можуть стати базою для

майбутнiх дослiджень щодо вiбрацiї валопроводу навколо визначеного рiвнова-

жного положення.

Таким чином, вважається що жорсткiсть валопроводу та пiдшипникiв не за-

лежить вiд частоти обертання. Також вважається, що частота обертiв валопро-

воду змiнюється повiльно i у розрахунках приймається сталою. Крiм того, поря-

док середнього перiоду повздовжньої хитавицi суден приблизно 10 c, а порядок

змiнних гiдродинамiчних сил на ГГ менше 1 c, тому також можна розглядати

зовнiшнi навантаження вiд хитавицi як сталi у будь–який момент часу.
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Визначення взаємодiї мiж валопроводом та пiдшипниками пiд час експлу-

атацiї належить до класу нелiнiйних проблем класу fluid–structure interaction.

Щоб розв’язати цю проблему необхiдно визначити узгоджений розв’язок низки

окремих задач: пружний згин валiв, змащення для кожного з пiдшипникiв вала

та пружнi перемiщення вкладишiв пiдшипникiв, що важливо для неметалевих

вкладишiв [155, 171]. Згин вала та деформацiя вкладиша пiдшипника визнача-

ють форму плiвки змащення мiж валом i вкладишем, а гiдродинамiчний тиск

визначає зовнiшнi навантаження, що дiють на вал на вкладиш. Таким чином, не

можна отримати прямий розв’язок цiєї проблеми i слiд застосовувати iтерацiйнi

методи.

Гiдродинамiчне навантаження вiд змащення та його розподiл уздовж пiдши-

пника нелiнiйно залежать вiд радiального та кутового положення шийки вала.

Таким чином, складно визначити положення рiвноваги валопроводу, яке пiдтри-

мується гiдродинамiчними тисками змащення через вiдсутнiсть збiжностi мето-

ду послiдовних наближень у цiй задачi. Нижче представлено пiдхiд до розв’язання

проблеми згину валiв з урахуванням гiдродинамiчного змащення в одному, де-

кiлькох або всiх пiдшипниках валопроводу.

Система координат така сама, як i для розрахунку компонентiв НДС при

статичному згинаннi валопроводу (рис. 3.1). Додатнiй напрямок обертання вало-

проводу при експлуатацiї прийнято за годинниковою стрiлкою, якщо дивитися

з корми (ГГ правого кроку). Якщо валопровiд обертається проти годинникової

стрiлки (ГГ лiвого кроку), то частота обертiв ω має вiд’ємний знак.

Система рiвнянь згину валiв з урахуванням змащення спрощується, порiв-

няно з (3.1), оскiльки вiдсутня ПО, але з iншого боку ускладнюється, оскiльки

зовнiшнi навантаження є нелiнiйними:⎧⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎩
[𝐸𝐼𝑦(𝑥)𝑢

′′
𝑧(𝑥)]

′′ = 𝑞𝑧(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧)−
[︂
𝐸𝐼𝑦(𝑥)

𝐺𝐴*
𝑧(𝑥)

𝑞𝑧(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧)

]︂′′
,[︀

𝐸𝐼𝑧(𝑥)𝑢
′′
𝑦(𝑥)

]︀′′
= 𝑞𝑦(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧)−

[︂
𝐸𝐼𝑧(𝑥)

𝐺𝐴*
𝑦(𝑥)

𝑞𝑦(𝑥,𝑢𝑦,𝑢𝑧)

]︂′′
,

(3.29)

Пружнi перемiщення валопроводу визначаються розв’язанням рiвняння (3.29)

МСЕ для СЕ балки так само, як у пiдроздiлi 3.1:

[𝐾sh] {𝑞} = {𝑝𝑤}+ {𝑝𝑝𝑟}+ {𝑝𝑙}+ {𝑝} , (3.30)
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де [𝐾sh] — МЖ валопроводу; {𝑞} — вектор вузлових перемiщень; {𝑝𝑤} — вектор

навантажень ваги; {𝑝𝑝𝑟} — вектор гiдродинамiчних навантажень на ГГ; {𝑝𝑙} —

вектор навантажень вiд гiдродинамiчних тискiв змащення; {𝑝} — iншi експлуа-

тацiйнi зовнiшнi навантаження.

Навантаження {𝑝𝑙} невiдомi на початку розрахунку i визначаються iтератив-

но. На кожнiй iтерацiї поле тискiв змащення 𝑝(θ,𝑥) визначається за рекоменда-

цiями пiдроздiлу 3.2, потiм у кожному вузловому поперечному перерiзi iнтегру-

ється по напрямку θ:

𝑞𝑧(𝑥) =

π∫︁
−π

𝑝(θ,𝑥) cos θ 𝑑θ; 𝑞𝑦(𝑥) =

π∫︁
−π

𝑝(θ,𝑥) sin θ 𝑑θ, (3.31)

i нарештi за формулами (А.19) приводяться до вузлових навантажень {𝑝𝑙}.

3.3.2 Спiльний розрахунок компонентiв НДС при згинаннi валопрово-

ду та гiдродинамiчних тискiв у плiвцi змащення

Статична рiвновага валопроводу досягається коли суми всiх сил i моментiв,

що дiють на валопровiд, на вiдповiднi напрямки дорiвнюють нулю:∑︁
𝑃𝑧 =

∑︁
𝑃𝑦 = 0; (3.32)∑︁

𝑀𝑧 =
∑︁

𝑀𝑦 = 0. (3.33)

Один з можливих способiв виконання цих умов описаний нижче.

Вiдповiдно до [83], в серединi кожного пiдшипника (𝑥 = 𝑥𝑏 ) вводиться допо-

мiжна вузлова опора, що дозволяє розв’язати систему рiвнянь (3.30). Положення

опори в поперечному перерiзi можна задати у безрозмiрних цилiндричних коор-

динатах

𝑒 = 2𝑒f/∆, ϕ̄f = ϕf/π, (3.34)

де 𝑒f та ϕf — розмiрнi значення ексцентриситету на напрямку шийки вала (див.

рис. 3.4).

Коли розподiл тискiв у пiдшипниках вiдповiдає рiвноважному положенню

валопроводу, реакцiї всiх допомiжних опор у вертикальнiй та горизонтальнiй

площинах повиннi дорiвнювати нулю i присутнiсть допомiжних опор не буде

впливати на НДС валопроводу.
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Таким чином, перша умова рiвноваги системи (3.32) може бути сформульо-

вана як наступна оптимiзацiйна проблема:

min
𝑋

𝐹 (𝑋) =

⎯⎸⎸⎷ 𝑛∑︁
𝑗=1

R̄2
𝑗 =

⎯⎸⎸⎷ 𝑛∑︁
𝑗=1

(︀
R̄2

𝑧 𝑗 + R̄2
𝑦 𝑗

)︀
; (3.35)

over 𝑋 = {𝑒f 1, ϕ̄f 1, . . . , 𝑒f 𝑗, ϕ̄f 𝑗, . . . , 𝑒f 𝑛, ϕ̄f 𝑛} ; (3.36)

subject to: 0 < 𝑒f 𝑗 < 1; (3.37)

− 1 ≤ ϕ̄f 𝑗 ≤ 1, (3.38)

де R̄𝑖 — реакцiя 𝑗–ої допомiжної опори; R̄𝑧 𝑗 та R̄𝑦 𝑗 — вертикальна i горизон-

тальна проекцiя цiєї реакцiї; 𝑛 — кiлькiсть пiдшипникiв, у яких розглядається

змащення. Загальна кiлькiсть змiнних у векторi 𝑋 вдвiчi бiльша за кiлькiсть

пiдшипникiв, що розглядаються 𝑛. Реакцiї допомiжних опор R̄𝑖 у (3.35) взятi у

квадрат для того, щоб алгоритм оптимiзацiї намагався у першу чергу зменшити

великi реакцiї допомiжних опор. В iншому разi можливi випадки, коли оптимi-

зацiя знаходить локальний мiнiмум цiльової функцiї.

Слiд зазначити, що в [83] цiльова функцiя заснована на мiнiмiзацiї рiзницi

мiж вiдхиленнями шийки вала у двох положеннях: коли вона фiксується до-

помiжною опорою i коли вона пiдтримується лише гiдродинамiчним тиском.

Однак такий пiдхiд є неприйнятним у випадку, коли змащуваними розглядаю-

ться декiлька або всi пiдшипники, оскiльки принаймнi два пiдшипники повин-

нi розглядатися як нерухомi опори без змащення, щоб обмежити перемiщення

валопроводу як твердого тiла. Бiльше того, вiдхилення на вiдмiну вiд реакцiй

пiдшипникiв не є iнтегральними значеннями, тому такий пiдхiд не може забез-

печити стiйкої збiжностi iтеративних процедур, у випадках коли розглядається

декiлька пiдшипникiв.

Розв’язання проблеми (3.35)–(3.38) у роботi виконується методами рою ча-

сток та внутрiшньої точки, якi детальнiше описанi у додатку В. Результат опти-

мiзацiї вважається задовiльним, якщо виконується умова 𝐹 (𝑋) < 1 Н. У iншому

разi допомiжнi опори залишаються навантаженими i рiвновага виключно за ра-

хунок гiдродинамiчних тискiв змащення не досягається.

У застосованому пiдходi допомiжнi опори фiксують положення у просторi се-

редини шийки вала, але вал може вiльно повертатись вiдносно цих точок, тому

оптимiзацiя може задовольнити лише першу умову рiвноваги (3.32). Якщо засто-
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совувати оптимiзацiю i для виконання другої умови (3.33), то кiлькiсть змiнних

оптимiзацiї значно зростає, що робить даний пiдхiд неприйнятним для практи-

чного застосування. Справа в тому, що моменти вiдносно допомiжної опори, по-

родженi гiдродинамiчними тисками, дуже чутливi до кутового положення шийки

вала, i ця залежнiсть є вкрай нелiнiйною, особливо для пiдшипникiв з високим

вiдношенням 𝑙𝑏/𝑑𝑠ℎ. Тому для виконання умови (3.33) при кожному розрахунку

цiльової функцiї 𝐹 (𝑋) був застосований метод послiдовних наближень з рела-

ксацiєю гiдродинамiчних тискiв (див. пiдроздiл 2.2). Для цiєї задачi були пiдi-

бранi наступнi параметри релаксацiї: лiнiйна перша дiлянка релаксацiї (2.29),

𝐶1(2) = 0,01, 𝐶1(𝑁) = 0,15, 𝑁 = 20, 𝑀 = 3, 𝑅 = {2 1}.
Умова завершення розрахунку цiльової функцiї наступна(︂⃒⃒⃒⃒
M𝑦(𝑝

*
𝑖 )−M𝑦(𝑝

*
𝑖−1)

M𝑦(𝑝*𝑖 )

⃒⃒⃒⃒
≤ ΔMТА

⃒⃒⃒⃒
M𝑧(𝑝

*
𝑖 )−M𝑧(𝑝

*
𝑖−1)

M𝑧(𝑝*𝑖 )

⃒⃒⃒⃒
≤ ΔM ТА⃒⃒⃒⃒

M𝑦(𝑝
*
𝑖 )−M𝑦(𝑝𝑖)

M𝑦(𝑝*𝑖 )

⃒⃒⃒⃒
≤ ΔMТА

⃒⃒⃒⃒
M𝑧(𝑝

*
𝑖 )−M𝑧(𝑝𝑖)

M𝑧(𝑝*𝑖 )

⃒⃒⃒⃒
≤ ΔMТА⃒⃒⃒⃒

R𝑦(𝑝
*
𝑖 )−R𝑦(𝑝

*
𝑖−1)

R𝑦(𝑝*𝑖 )

⃒⃒⃒⃒
≤ ΔRТА

⃒⃒⃒⃒
R𝑧(𝑝

*
𝑖 )−R𝑧(𝑝

*
𝑖−1)

R𝑧(𝑝*𝑖 )

⃒⃒⃒⃒
≤ ΔRТА⃒⃒⃒⃒

R𝑦(𝑝
*
𝑖 )−R𝑦(𝑝𝑖)

R𝑦(𝑝*𝑖 )

⃒⃒⃒⃒
≤ ΔRТА

⃒⃒⃒⃒
R𝑧(𝑝

*
𝑖 )−R𝑧(𝑝𝑖)

R𝑧(𝑝*𝑖 )

⃒⃒⃒⃒
≤ ΔR

)︂
АБО 𝑖 ≥ 𝑖max, (3.39)

де 𝑖 — номер iтерацiї; 𝑖max — максимальна кiлькiсть iтерацiй; 𝑝𝑖 — напряму розра-

хованi тиски на останнiй iтерацiї; 𝑝*𝑖 — скоректованi тиски на останнiй iтерацiї;

𝑝*𝑖−1 — скоректованi тиски на попереднiй iтерацiї; ΔM = ΔR = 0,01 — допу-

стима вiдносна похибка розрахунку; R𝑦 та R𝑧 — навантаження тиску у верти-

кальнiй та горизонтальнiй площинах, що визначаються за формулами (3.16); M𝑦

та M𝑧 — моменти тискiв у вертикальнiй та горизонтальнiй площинах вiдносно

допомiжних опор, що визначаються за формулами:

M𝑦(𝑝) =

𝑥𝑏 +0,5𝑙𝑏∫︁
𝑥𝑏−0,5𝑙𝑏

π∫︁
−π

(𝑥− 0,5𝑙𝑏) 𝑝(θ,𝑥) cos θ dθ d𝑥; (3.40)

M𝑧(𝑝) =

𝑥𝑏 +0,5𝑙𝑏∫︁
𝑥𝑏−0,5𝑙𝑏

π∫︁
−π

(𝑥− 0,5𝑙𝑏) 𝑝(θ,𝑥) sin θ dθ d𝑥. (3.41)

На кожнiй iтерацiї циклу розрахунок виконується для кожного пiдшипника у

якому розглядається змащення, щоб знайти рiвноважне положення з урахуван-
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ням взаємодiї мiж пiдшипниками, що сприятливо впливає на точнiсть визначен-

ня положення шийок вала та епюр тискiв.

Результати систематичних тестових розрахункiв за розробленим методом роз-

рахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу з урахуванням еласто–

гiдродинамiчного змащення у пiдшипниках, їх аналiз та порiвняння з резуль-

татами з програми «ShaftDesigner» наведено у додатку Ж.

3.4 Основнi результати та висновки з роздiлу 3

1. Розроблено метод розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопрово-

ду одночасно у вертикальнiй та горизонтальнiй площинах, пiдшипники якого

представленi неоднорiдною нелiнiйною змiщуваною односторонньою ПО, що

враховує довжину, зазор та деформацiю вкладишiв, а також лiнiйнi та кутовi змi-

щення пiдшипникiв в обох площинах. Виконано розрахунки компонентiв НДС

при згинаннi тестової моделi валопроводу на декiлькох випадках змiщень його

пiдшипникiв та показано, що метод вiдповiдає поставленим цiлям та дає близькi

до програми «ShaftDesigner» результати. Вiдмiнностi присутнi у прогинах неме-

талевого дейдвудного пiдшипника, що пояснюється бiльш точним врахуванням

континуальної природи пiдшипника ПО.

2. Розроблено модель еласто–гiдродинамiчного змащення дейдвудного пiд-

шипника, у якiй рiвновага мiж гiдродинамiчними тисками змащення та радiаль-

ними пружними перемiщеннями вкладиша визначається методом послiдовних

наближень з використанням розробленої релаксацiї. Застосована програма роз-

рахунку поля тиску МСЕ добре узгоджується з незалежними розрахунковими

формулами Hirani H. для рiзних ексцентриситетiв вала та вiдносних довжин пiд-

шипникiв. За допомогою наближеного асимптотичного методу отримано вирази

для радiальних перемiщень вкладишу пiд дiєю тискiв змащення. Достовiрнiсть

розроблених формул для матерiалiв вкладиша з коефiцiєнтом Пуассона ν𝑏 ≤ 0,47

була показана шляхом порiвняння з розрахунками за МСЕ. Загальна модель до-

бре узгоджується з незалежними результатами розрахункiв Litwin W.

3. На основi методу рою часток, внутрiшньої точки та послiдовних набли-

жень з використанням релаксацiї розроблено метод розрахунку компонентiв НДС

при згинаннi суднового валопроводу з урахуванням змащення у декiлькох, або
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всiх його пiдшипниках. Результати розрахункiв при розгляданнi змащення ли-

ше у дейдвудному пiдшипнику повнiстю збiглися з результатами за програмою

«ShaftDesigner», що говорить про правильнiсть розрахунку. Також виконано роз-

рахунки на рiзних швидкостях обертання вала зi змащенням у всiх пiдшипниках

i показано, що мiнiмальна товщина плiвки, максимальнi гiдродинамiчнi тиски

та положення шийки вала дейдвудного пiдшипника визначаються з похибкою,

якщо нехтувати змащенням у iнших пiдшипниках.

4. Продемонстрована практична ефективнiсть розробленої у другому роздiлi

релаксацiї у забезпеченнi збiжностi та прискореннi нелiнiйних розрахункiв ком-

понентiв НДС при згинаннi валопроводу та еласто–гiдродинамiчного змащення

дейдвудного пiдшипника.

Основнi результати роздiлу були опублiкованi у статтях [1, 3, 4] та представ-

ленi на наукових конференцiях [7–9, 11, 13].
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РОЗДIЛ 4

МОДЕЛЮВАННЯ ЕКСПЛУАТАЦIЙНИХ ФАКТОРIВ, ЩО ВПЛИВАЮТЬ

НА РОБОТУ ВАЛОПРОВОДУ

Роздiл 4 присвячений опису математичних моделей зовнiшнiх експлуатацiй-

них факторiв, що впливають на роботу валопроводу пiд час руху судна на мор-

ських хвилях. У пiдроздiлi 4.1 описано методологiю розрахунку iнерцiйних сил,

що дiють на елементи валопроводу пiд час хитавицi. У пiдроздiлi 4.2 описано

методологiю оцiнювання гiдродинамiчних навантажень на ГГ як на тихiй водi,

так i в умовах хитавицi. Пiдроздiли 4.3 присвяченi впливу загального повздов-

жнього згину корпусу судна та мiсцевого згину днищового перекриття МВ, що

спричиненi змiною посадки судна, хвильовими навантаженнями i хитавицею

судна, на змiщення пiдшипникiв валопроводу. Система координат та загальна

методологiя розрахунку хитавицi наведено у додатках З та И.

4.1 Iнерцiйнi навантаження на валопровiд при повздовжнiй хитавицi

судна у хвильових умовах

У пiдроздiлi 4.1 описано модель повздовжньої хитавицi судна на зустрiчних

нерегулярних хвилях, що використана у дисертацiї, розглянуто методологiю оцi-

нювання iнерцiйних сил, що дiють на елементи валопроводу i спричиненi хита-

вицею судна. Виконано статистичне оцiнювання додаткових iнерцiйних наван-

тажень на пiдшипники валопроводу спричинених iнерцiйними силами.

4.1.1 Iнерцiйнi навантаження та вертикальнi прискорення вiд хитавицi

судна на зустрiчних нерегулярних хвилях

Вiдомо, що iнтенсивна хитавиця призводить до низки негативних наслiдкiв, з

яких слiд вiдзначити виникнення iнерцiйних навантажень на конструкцiї корпу-

су та встановлене обладнання (у тому числi на пропульсивний комплекс), ускла-

днення роботи суднових систем та пристроїв, зниження безпеки судна у вiд-

ношеннi перекидання при дiї на нього зовнiшнього збурення, погiршення умов

перебування у суднових примiщеннях, тощо. В зв’язку з цим пiд час оцiнювання
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морехiдностi судна визначенню параметрiв його хитавицi на хвилях надається

першочергове значення [318].

Розподiленi iнерцiйнi навантаження на елементи валопроводу визначаються

за формулою:

𝑞𝑖𝑛(𝑥) = −𝑚(𝑥)𝑎ζ(𝑥), (4.1)

а сконцентрованi навантаження (наприклад на ГГ, що представлений сконцен-

трованою масою):

𝐹𝑖𝑛 = −𝑀𝑎ζ(𝑥), (4.2)

де 𝑚(𝑥) — розподiлена маса елемента валопроводу, кг/м; 𝑀 — маса елемента

валопроводу, кг; 𝑎ζ(𝑥) — вертикальнi прискорення на осi валопроводу, м/с2.

Вiдомо, що в основi спектрального опису морських хвиль лежить уявлення

про хвильовий профiль, як про суперпозицiю достатньо великого числа прогре-

сивних хвиль малої амплiтуди

𝑧𝑠(𝑥, 𝑡) =
∞∑︁
𝑖=1

ℎ𝑖

2
cos(𝑘𝑖𝑥+ σ0 𝑖𝑡+ φ𝑖), (4.3)

де ℎ𝑖 — висота хвилi, м; 𝑘𝑖 = 2𝜋/𝜆𝑖 — хвильове число, рад/м; 𝜆𝑖 — довжина

хвилi, м; σ0 =
√︀
𝑔/𝜆𝑖 — частота хвилi, рад/c; φ𝑖 — фаза елементарної гармонiки,

рад. Миттєвi значення хитавицi судна ζ, ψ, її швидкостей ζ̇, ψ̇ та прискорень

ζ̈, ψ̈ у рамках лiнiйної теорiї хитавицi аналогiчно з (4.3) представляються як

суперпозицiя низки гармонiчних коливань:

ζ(𝑥, 𝑡) =
∞∑︁
𝑖=1

𝑎ζ 𝑖 cos(σ𝑖𝑡+ φζ 𝑖); ψ(𝑥, 𝑡) =
∞∑︁
𝑖=1

𝑎ψ 𝑖 cos(σ𝑖𝑡+ φψ 𝑖); (4.4)

ζ̇(𝑥, 𝑡) = −
∞∑︁
𝑖=1

σ𝑖𝑎ζ 𝑖 sin(σ𝑖𝑡+ φζ 𝑖); ψ̇(𝑥, 𝑡) = −
∞∑︁
𝑖=1

σ𝑖𝑎ψ 𝑖 sin(σ𝑖𝑡+ φψ 𝑖); (4.5)

ζ̈(𝑥, 𝑡) = −
∞∑︁
𝑖=1

σ2
𝑖𝑎ζ 𝑖 cos(σ𝑖𝑡+ φζ 𝑖); ψ̈(𝑥, 𝑡) = −

∞∑︁
𝑖=1

σ2
𝑖𝑎ψ 𝑖 cos(σ𝑖𝑡+ φψ 𝑖), (4.6)

де σ𝑖 = σ0 𝑖 − 𝑘𝑖𝑣 cos ε = σ0 𝑖 + 𝑘𝑖𝑣 — частота зустрiчi судна з хвилями, рад/с;

𝑎ζ 𝑖, 𝑎ψ 𝑖, φζ 𝑖 та φψ 𝑖 — амплiтуди та фази вертикальної та кiльової хитавицi, якi

визначаються шляхом розв’язання системи рiвнянь (И.1)–(И.2).

Проекцiї на вiсь координат 𝑥 та 𝑧 миттєвих значень перемiщень, швидкостей

та прискорень довiльної точки 𝑖 (наприклад центри ваги ГГ з координатами 𝑥𝑖

та 𝑧𝑖 у системi координат судна) при повздовжнiй хитавицi мають вигляд:
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ξ𝑖 = ψ(𝑧 − 𝑧𝑔); (4.7)

ξ̇𝑖 = ψ̇(𝑧 − 𝑧𝑔); (4.8)

ξ̈𝑖 = ψ̈(𝑧 − 𝑧𝑔); (4.9)

ζ𝑖 = ζ−ψ(𝑥− 𝑥𝑔); (4.10)

ζ̇𝑖 = ζ̇− ψ̇(𝑥− 𝑥𝑔). (4.11)

ζ̈𝑖 = ζ̈− ψ̈(𝑥− 𝑥𝑔). (4.12)

У розрахунках хитавицi за звичайних експлуатацiйних умов миттєвi значення

перемiщень центра ваги вважають розподiленими за законом Гауса, а математи-

чне сподiвання цих коливань приймають рiвними нулю. Таким чином, дисперсiю

вертикальних прискорень точки 𝑖 судна можна чисельно розрахувати за форму-

лою:

𝐷ζ̈ 𝑖 =
1

𝑡max

∫︁ 𝑡max

0

ζ̈2
𝑖 (𝑡)d𝑡, м2/с4, (4.13)

де 𝑡max — перiод реалiзацiї випадкової величини ζ̈𝑖, с.

Якщо розрахунки хитавицi виконувалися за допомогою традицiйної спектраль-

ної теорiї, то дисперсiя вертикальних прискорень точки 𝑖 судна визначається

через дисперсiї прискорень вертикальної 𝐷ζ̈ i кiльової 𝐷ψ̈ хитавицi та кореля-

цiйний момент 𝐾ζ̈ψ̈:

𝐷ζ̈ 𝑖 = 𝐷ζ̈ + (𝑥− 𝑥𝑔)
2𝐷ψ̈ − 2(𝑥− 𝑥𝑔)𝐾ζ̈ψ̈, м2/с4. (4.14)

Важливою статистичною характеристикою процесу прискорень є "значнi"

амплiтуди прискорень, що вiдповiдають забезпеченостi 𝑄1/3 = 0,135, якi при

лiнiйнiй хитавицi мають однаковi значення в обох напрямках. На думку океа-

нографiв, саме "значну" висоту хвилi ℎ1/3 чiтко фiксують на поверхнi моря не-

озброєним оком спостерiгачi [319]. Розрахунок "значних" амплiтуд прискорень

проводиться за формулою

𝑎1/3 = 2
√︁

𝐷ζ̈ 𝑖, м/с2. (4.15)

Iстотнi амплiтуди 𝑎1/3 статистично характеризують прискорення вiд хитави-

цi на квазiстацiонарних режимах хвиль iз заданими значеннями висоти ℎ1/3 та

перiоду 𝑇 хвиль, якi у свою чергу також є випадковими величинами. Для оцiню-

вання максимальних прискорень, якi можуть виникнути за весь час експлуатацiї

судна (≈ 24 роки), потрiбно визначити амплiтуди прискорень з забезпеченiстю

𝑄max = 10−8. При цьому необхiдно врахувати всi можливi режими хвилювання,
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якi можуть мати мiсце на маршрутах експлуатацiї судна, що можна зробити за

допомогою формули повної ймовiрностi [287]. У роботi використанi данi Oshi

M. K. [320] для Пiвнiчної Атлантики, як областi Свiтового океану з найбiльш

суворими умовами плавання. У табл. 4.1 наведено частоту повторювання режи-

мiв хвилювання з вiдповiдними значною висотою хвилi ℎ1/3 та середнiм перiо-

дом хвиль 𝑇 . Вiдповiднi максимальнi прискорення iз забезпеченням 𝑄max можна

визначити шляхом чисельного або графiчного розв’язання наступного рiвняння

повної ймовiрностi [287]:

𝑄max =
∑︁
𝑖

∑︁
𝑗

𝑝(ℎ1/3 𝑖,𝑇 𝑗) exp

(︃
−𝑎2

max

2𝐷𝜁𝑖
(ℎ1/3 𝑖,𝑇 𝑗,𝑣𝑖 𝑗)

)︃
, (4.16)

де 𝑝(ℎ1/3 𝑖,𝑇 𝑗) — ймовiрнiсть (частота) появи режиму хвилювання зi значною

висотою хвилi ℎ1/3 𝑖 i середнiм перiодом 𝑇 𝑗; 𝑣𝑖 𝑗 — швидкiсть ходу судна на цьому

режимi хвилюваннi, м/с; 𝐷𝜁𝑖
(ℎ1/3 𝑖,𝑇 𝑗,𝑣𝑖 𝑗) — вiдповiдна дисперсiя прискорень,

м2/с4.

Таблиця 4.1 — Статистика хвилювання у Пiвнiчнiй Атлантицi

ℎ1/3

⧸︀
𝑇 6,5 7,5 8,5 9,5 10,5 11,5 12,5 13,5

0,61 0 0 0 0 0 0 0 1

1,829 0 0 0 0 0 0 0 1

3,048 0 0 0 0 1 1 2 0

4,267 0 0 0 0 1 5 3 1

5,486 0 0 0 1 5 5 3 2

6,706 0 0 0 1 7 13 3 1

7,925 0 1 1 6 17 9 3 0

9,144 0 1 9 32 28 12 7 2

10,363 0 3 24 55 44 21 7 1

11,582 4 20 78 109 44 12 2 0

12,802 7 51 125 98 25 3 0 0

14,021 8 15 35 20 2 1 1 0
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4.1.2 Дослiдження ймовiрнiсних характеристик прискорень в районi ва-

лопроводу та додаткових iнерцiйних навантажень на його пiдши-

пники

В даному пунктi виконано оцiнювання вертикальних прискорень при шести

режимах хвилювання рiзної iнтенсивностi та вiдповiднi додатковi навантажен-

ня на пiдшипники валопроводiв трьох суден з рiзними розмiрами. Крiм того,

виконано оцiнювання максимальних за весь строк експлуатацiї суден вертикаль-

них прискорень за рiвнянням (4.16) та максимальних i мiнiмальних можливих

навантажень на пiдшипники пiд час експлуатацiї судна.

Класифiкацiйнi товариства наводять у своїх Правилах наближенi формули

для розрахунку прискорень у довiльних точках судна, що спричиненi хитави-

цею. Цi формули використовуються для розрахунку iнерцiйних сил, що дiють

на обладнання та корпуснi конструкцiї. У роботi також виконано оцiнювання

екстремальних прискорень i навантажень на пiдшипники за формулами класи-

фiкацiйних товариств [321–326].

Як об’єкти дослiдження було вибрано три судна з рiзними характеристиками,

зокрема довжина суден дорiвнює 𝐿1 = 80, 𝐿2 = 150 i 𝐿3 = 220 м, а експлуа-

тацiйнi швидкостi — 𝑣1 = 15, 𝑣2 = 14 i 𝑣3 = 16 вуз. вiдповiдно. Перше судно

постачання з двоваловою силовою установкою i редукторами, друге i третє —

балкери з силовими установками на основi малооборотних дизельних двигунiв

з прямою передачею на ГГ. Для всiх суден були знайденi допустимi вертикальнi

змiщення пiдшипникiв валопроводу за умов виконання всiх необхiдних вимог

до технологiї центрування [321]. Для спрощення дослiдження, розрахунки ком-

понентiв НДС при згинаннi валопроводiв виконувався без врахування змащення

у пiдшипниках за методикою, описаною у пiдроздiлi 3.1, без деформацiй корпу-

су судна, та з урахуванням гiдродинамiчних навантажень на ГГ на тихiй водi за

формулами (Ж.1)–(Ж.2).

У табл. 4.2 наведенi iстотнi прискорення 𝑎1/3, що дiють на валопровiд на

квазiстацiонарних режимах хвилювання, максимальнi прискорення за весь тер-

мiн служби 𝑎max i прискорення, розрахованi вiдповiдно до рекомендацiй рiзних

класифiкацiйних товариств: Регiстр судноплавства України (РСУ) [321], Росiй-

ський морський регiстр судноплавства (РМРС) [322], Bureau Veritas (BV) [325],
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Таблиця 4.2 — Амплiтуди вертикальних прискорень за довжиною валопроводу

Хвильовий режим 𝐿1 = 80 м 𝐿2 = 150 м 𝐿3 = 220 м
Iс

то
тн

i

ко
ро

тк
от

ер
м

iн
ов

i ℎ1/3=0,6 м, 𝑇 =8,5 с 0,027-0,035 0,027-0,035 0,011-0,014

ℎ1/3=1,8 м, 𝑇 =8,5 с 0,079-0,10 0,082-0,10 0,033-0,041

ℎ1/3=4,3 м, 𝑇 =9,5 с 0,14-0,18 0,14-0,18 0,098-0,13

ℎ1/3=7,9 м, 𝑇 =11,5 с 0,15-0,21 0,15-0,20 0,12-0,16

ℎ1/3=11,6 м, 𝑇 =12,5 с 0,16-0,24 0,18-0,24 0,15-0,19

ℎ1/3=14,0 м, 𝑇 =13,5 с 0,16-0,25 0,20-0,26 0,16-0,21

М
ак

си
м

ал
ьн

i

до
вг

от
ер

м
iн

ов
i Прямий розрахунок 0,51-0,77 0,57-0,76 0,41-0,54

РСУ, РМРС 0,37-0,73 0,38-0,49 0,33-0,41

BV 0,41-0,47 0,31-0,35 0,26-0,30

DNV 0,49-1,00 0,60-0,78 0,46-0,60

GL 0,53-0,98 0,74-0,95 0,67-0,83

ABS 0,63-1,10 0,57-0,64 0,44-0,50

Det Norske Veritas (DNV) [323], Germanischer Lloyd (GL) [326], American Bureau

of Shipping (ABS) [324]. Усi прискорення у таблицi наведено вiднесеними до

прискорення вiльного падiння 𝑔, при цьому перше значення у дiапазонi вiдпо-

вiдає амплiтудi прискорень у носовому, а друге — кормовому кiнцi валопроводу.

Як видно з табл. 4.2, як на квазiстацiонарних режимах хвилювання, так i в разi

прямого розрахунку на основi довгострокових розподiлiв режимiв хвилювання,

на суднi з довгою 𝐿3 = 220 м мають мiсце меншi прискорення, нiж на суднах

з меншою довжиною. Можна зробити висновок, що у валопроводi судна мо-

жуть виникнути максимальнi вертикальнi прискорення вiд 0,41𝑔 (в районi ГД)

до 0,77𝑔 (в районi ГГ).

Значення максимальних вертикальних прискорень, що отриманi прямим роз-

рахунком за формулою повної ймовiрностi (4.16), близькi до наведених в роботi

[327], що свiдчить про достовiрнiсть отриманих результатiв. У свою чергу, зна-

чення прискорень, що розрахованi за рекомендацiями рiзних класифiкацiйних

товариств, значно вiдрiзняються один вiд одного. Загалом, рекомендацiї BV да-

ють заниженi значення прискорень, в порiвняннi з прямим розрахунком, а GL

навпаки — завищенi. Решта рекомендацiї для рiзних суден дають неоднорiдну
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вiдповiднiсть прямому розрахунку. В цiлому, найбiльш близькi до прямого розра-

хунку значення були отриманi за формулами DNV, РСУ, РМРС, тому можуть бу-

ти рекомендованi автором дисертацiї для оцiнювання максимальних прискорень

в районi валопроводу на початкових стадiях проектування. Наведенi у табл. 4.2

данi можуть бути використанi для проектного оцiнювання iстотних рiвнiв при-

скорень 𝑎1/3 на рiзних режимах хвилювання i максимальних прискорень в районi

валопроводу.

На рис. 4.1 наведено дiаграми навантажень на пiдшипники, при дiї значних

прискорень верх i вниз, для трьох розглянутих суден. На дiаграмi також нанесенi

значення навантажень на тихiй водi i гранично допустимi навантаження з умови

вiдсутностi вiдриву вала вiд пiдшипника або перевантаження останнього. Амплi-

туда змiнної складової навантажень на кормовi пiдшипники пiд час iнтенсивного

шторму (ℎ1/3 = 14 м) для трьох дослiджуваних суден становить приблизно 30%,

30% i 25% вiд навантажень на тихiй водi вiдповiдно. Можна помiтити, що не-

зважаючи на те, що iнерцiйнi навантаження прикладалися з однаковими значен-

нями i протилежними знаками, iнерцiйнi добавки до результуючих навантажень

на пiдшипники валопроводу мають несиметричнi значення щодо навантажень

на тихiй водi. Це викликано особливостями нелiнiйної взаємодiї валопроводу i

пiдшипникiв, а саме врахуванням довжини i зазору в пiдшипниках.

В цiлому, навантаження на пiдшипники знаходяться в межах допустимих зна-

чень, крiм першого промiжного пiдшипника на суднi довжиною 𝐿2 = 150 м при

iнтенсивному хвилюваннi. В цьому разi, пiдшипник розвантажуватися в момент

дiї прискорень вниз, що може привести до iнтенсивної вiбрацiї валопроводу i

биттю пiдшипника. На стадiї проектування слiд уникати можливостi переванта-

ження або недостатньої завантаженостi пiд час хитавицi, чого можна домогтися

вибором технологiчних параметрiв центрування, якi забезпечують величини на-

вантажень, найбiльш рiвновiддаленi вiд їх граничних допустимих значень при

виконаннi всiх iнших вимог до параметрiв центрування.

На рис. 4.2 приведенi аналогiчнi дiаграми навантажень на пiдшипники при дiї

максимальних прискорень, отриманих прямим розрахунком i за рекомендацiями

Правил класифiкацiйних товариств. Максимальна амплiтуда змiнної складової

навантажень на кормовi пiдшипники за весь термiн експлуатацiї трьох дослi-

джуваних суден становить приблизно 80%, 90% i 60% вiд навантажень на тихiй
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(а) судно забезпечення 𝐿1 = 80 м

(б) балкер 𝐿2 = 150 м

(в) балкер 𝐿3 = 220 м

— навантаження на тихiй водi; – – – мiн. навантаження; – · – · – макс. навантаження;

ℎ1/3=0,6м; ℎ1/3=1,8м; ℎ1/3=4,3м; ℎ1/3=7,9м; ℎ1/3=11,6м; ℎ1/3=14,0м

Рисунок 4.1 — Навантаження на пiдшипники валопроводу при дiї iстотних

вертикальних прискорень
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(а) судно забезпечення 𝐿1 = 80 м

(б) балкер 𝐿2 = 150 м

(в) балкер 𝐿3 = 220 м

— навантаження на тихiй водi; – – – мiн. навантаження; – · – · – макс. навантаження;

прямий розрахунок; РСУ, РМРС; BV; DNV; GL; ABS

Рисунок 4.2 — Навантаження на пiдшипники валопроводу при дiї

максимальних вертикальних прискорень
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водi вiдповiдно. Результуючi навантаження на пiдшипники при дiї екстремаль-

них iнерцiйних сил можуть призводити до розвантаження або перевантаження

дейдвудного пiдшипника або пiдшипника кронштейна, що так само слiд вра-

ховувати при виборi технологiчних параметрiв центрування. Врахування при-

лучених мас ГГ [251] ще бiльше пiдсилить iнерцiйну частину навантажень в

обидвi сторони, а врахування нелiнiйностi хитавицi навпаки, зменшить значен-

ня прискорень [327], тому можна вважати, що цi два чинники компенсують один

одного.

Як видно з рис. 4.2, результати дуже рiзняться при використаннi рекомен-

дацiй рiзних класифiкацiйних товариств, однак найбiльш близькi результати до

прямого розрахунку для судна довжиною 𝐿1 = 80 м були отриманi з використа-

нням формул РСУ та РМРС, а для суден з довжиною 𝐿2 = 150 i 𝐿3 = 220 м — з

використанням формул DNV. Великi рiзницi у значеннях прискорень i, як наслi-

док, навантажень на пiдшипники можна пояснити тим, що крiм довжини судна

𝐿 i швидкостi 𝑣 на параметри хитавицi також впливають вiдношення головних

розмiрiв судна, форма корпусу i т. д., якi в рекомендацiях класифiкацiйних това-

риств по розрахунку прискорень практично не враховуються, але були врахованi

в прямому розрахунку. Зокрема, на суднi постачання вiдношення ширини до

довжини бiльше, а вiдношення осадки до довжини менше, нiж на двох iнших

суднах.

Якщо судно буде експлуатуватися в районах Свiтового океану з iнтенсив-

ним хвилюванням, то при проектуваннi валопроводу i розрахунку центруван-

ня необхiдно враховувати iнерцiйнi навантаження на пiдшипники, спричиненi

хитавицею. Для цього слiд забезпечувати, по можливостi, найбiльш вiддаленi

значення навантажень на пiдшипники на тихiй водi вiд граничних допустимих

максимальних i мiнiмальних їх значень. Особливо це стосується суден з мен-

шими розмiрами, приблизно 𝐿 ≤ 150, оскiльки iз збiльшенням розмiрiв судна,

амплiтуди змiнних iнерцiйних навантажень на пiдшипники при хитавицi вiдне-

сенi до навантажень на тихiй водi в цiлому зменшуються. Слiд зазначити, що

крiм iнерцiйних навантажень необхiдно також враховувати нестацiонарнi гiдро-

динамiчнi навантаження на ГГ пiд час хитавицi, деформацiю корпусу судна на

хвилях та еласто–гiдродинамiчне змащення у пiдшипниках.
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4.2 Гiдродинамiчнi навантаження на валопровiд при роботi гребного

гвинта

Пiдроздiлi 4.2 присвячений опису методу «схема А», що заснований на тео-

рiї несучої поверхнi та дозволяє оцiнювати гiдродинамiчнi навантаження на ГГ

при довiльному полi швидкостей у диску ГГ. Також наведено метод розрахунку

поправок до поля швидкостей за умов хитавицi судна. Нарештi, наведено метод

розрахунку прилучених мас ГГ для оцiнювання iнерцiйних навантажень гiдро-

динамiчної природи.

4.2.1 Квазiстатичне оцiнювання навантажень на гребний гвинт

Гребний гвинт судна пiд час роботи зазнає навантаження у всiх шести на-

прямах: три сили вздовж осей 𝑥, 𝑦 i 𝑧 та три моменти вiдносно тих же осей

(рис. 4.3). Важливим є те, що кожна сила та момент є нестацiонарними i можуть

бути представленi суперпозицiєю постiйної складової, яка має важливе значен-

ня у розрахунках центрування валопроводу, та перiодичну складову, яка складає

збурення у крутильних, повздовжнiх та крутильних коливаннях валопроводу. На-

вантаження на ГГ є складним гiдродинамiчним явищем та залежить вiд частоти

обертання, геометрiї ГГ, поля швидкостей води у диску ГГ, яке у свою чергу

залежить вiд форми корпусу судна та виступаючих частин. Зазвичай, наванта-

ження на ГГ враховують тiльки при експлуатацiї судна на проектнiй швидкостi

на тихiй водi. Однак при хитавицi судна на хвилях значних змiн зазнають поле

швидкостей води вiдносно ГГ.

Основна частина публiкацiй присвячена дослiдженням та методам розрахун-

ку постiйної частини упору та крутного моменту на ГГ з точки зору пiдвищення

його ефективностi. Набагато менше публiкацiй присвячено дослiдженню попе-

речних навантажень на ГГ, що передаються на валопровiд судна. Щодо методiв

визначення поперечних навантажень на ГГ, то їх на даний момент декiлька.

Iснують спроби експериментального визначення поперечних навантажень на

ГГ через тензометричнi вимiрювання [291], але їх застосування є обмеженим,

оскiльки значення напружень вала одночасно включає вплив усiх компонентiв

навантажень на ГГ та багато iнших факторiв. Через це перерахувати напруже-
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Рисунок 4.3 — Гiдродинамiчнi навантаження на ГГ

ння у валi в навантаження на ГГ, що значно ускладнює поширення результатiв

вимiрiв на iншi судна.

Найбiльш точним методом можна вважати моделювання у комплексах об-

числювальної гiдродинамiки, наприклад «Open FOAM», «ANSYS Fluent», «Star

CCM+», «SolidWorks Flow Simulation» тощо. Такий пiдхiд дозволяє отримати на-

вантаження на ГГ у всiх напрямках та з врахуванням реальної взаємодiї мiж ГГ

та корпусом судна, також пiд час хитавицi, але пiдготовка розрахункової моделi

та саме моделювання займає багато часу та викликає значнi труднощi.

Для розрахункiв гiдродинамiки ГГ широко застосовують методи вихрової те-

орiї ГГ, що розроблена Жуковським М. Є. Для оцiнювання навантажень на ва-

лопровiд вiдомi два розрахунковi методи [328], що заснованi на теорiї несущої

лiнiї: «схема А» та «схема Б». Перша, «схема А», дозволяє враховувати особли-

востi геометрiї ГГ та номiнальне поле швидкостей у диску ГГ. Хоча «схема Б»

також заснована на теорiї несущої лiнiї та використовує номiнальне поле швид-

костей, цей метод приймає як вихiднi данi лише iнтегральнi геометричнi ха-

рактеристики ГГ, таким чином, не в повнiй мiрi враховує особливостi геометрiї.

Номiнальне поле швидкостей можна отримати розрахунковим шляхом, за резуль-

татами буксирування моделi, або взявши данi для близького судна–прототипу.
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Статистичний метод [232], що згадувався у додатку Ж, дозволяє наближено

та швидко визначити як постiйнi, так i перiодичнi компоненти навантаження на

ГГ в разi, коли детальна геометрiя гвинта на поле швидкостей не вiдомi. Цей

метод побудовано на систематичних розрахунках за вихровою теорiєю несущої

лiнiї за Схемою А [328]. Суттєвим недолiком статистичного методу є те, що не

враховується фактична геометрiя ГГ, поле швидкостей у диску гвинта, а також

неможливо розрахувати навантаження при хитавицi.

У дисертацiї для розрахунку гiдродинамiчних навантажень на ГГ використо-

вується нормативний метод [229], що розроблена на основi Схеми А. Метод дає

достатнiй рiвень точностi для задачi, що розв’язується, добре пiддається програ-

муванню, та, що найбiльш важливо, дає можливiсть врахувати вплив хитавицi

шляхом поправок до поля швидкостей.

Вихiдними даними для розрахунку є функцiї геометричних параметрiв цтлiн-

дричних перерiзiв вздовж лопатi: 𝐶 — ширина лопатi у перерiзi; 𝑃 — крок гвинта

на перерiзi; 𝑇max — максимальна товщина перерiзу; 𝐻max — максимальнi стрiлка

прогину середньої лiнiї; 𝑋0 — вiдстань максимальної стрiлки прогину середньої

лiнiї вiд вхiдної кромки; 𝐶𝑠 — вiдстань мiж осьовою лiнiєю лопатi та серединою

хорди спрямленого перерiзу лопатi. На рис. 4.4 схематично зображенi описанi

геометричнi параметри.

Теорiя несущої лiнiї базується на замiнi гiдродинамiчної дiї ГГ вихровою си-

стемою з iдеальною рiдиною, де кожнiй лопатi вiдповiдає радiальний вихор з

лiнiями току, що лежать на цилiндричних перерiзах ГГ [328]. Основнi припуще-

ння теорiї наступнi:

1. обтiкання довiльного цилiндричного перерiзу лопатi розглядається як пло-

ске;

2. нехтується впливом прикордонного шару на збуренi швидкостi;

3. застосовується модель iдеальної рiдини.

Схема дiї цилiндричного перерiзу лопатi наведено на рис. 4.5. Перерiз роз-

глядається як крило нескiнченного розмаху, яке обтiкається геометричною су-

мою швидкостi перерiзу вiд обертання ГГ ω𝑟, швидкостей у диску гвинта 𝑣𝑎

i 𝑣τ та збурених швидкостей 𝑤𝑛 iндуктивного скосу потоку вихрової системи.

Iндуктивний скос потоку наближено враховує взаємодiю мiж обтiканням сусi-

днiх перерiзiв. Пiд час обтiкання перерiзу на нього дiє сила d𝑅, яка може бути
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розкладена на силу опору d𝑋 та пiдйомну силу d𝑌 або на повздовжню d𝑃 та

поперечну d𝑇 силу.

Вiдповiдно до [229], проекцiї гiдродинамiчних сили та моменту ГГ представ-

ляються у виглядi рядiв Фур’є:

𝑃𝑥=𝑃𝑥0+
2∑︁

𝑞=1

[︀
𝑃 𝑐
𝑥𝑞𝑍 cos 𝑞𝑍θ+𝑃 𝑠

𝑥𝑞𝑍 sin 𝑞𝑍θ
]︀
; (4.17)

𝑃𝑦=𝑃𝑦0+
2∑︁

𝑞=1

[︀
𝑃 𝑐
𝑦𝑞𝑍 cos 𝑞𝑍θ+𝑃 𝑠

𝑦𝑞𝑍 sin 𝑞𝑍θ
]︀
; (4.18)

𝑃𝑧=𝑃𝑧0+
2∑︁

𝑞=1

[︀
𝑃 𝑐
𝑧𝑞𝑍 cos 𝑞𝑍θ+𝑃 𝑠

𝑧𝑞𝑍 sin 𝑞𝑍θ
]︀
; (4.19)

𝑀𝑥=𝑀𝑥0+
2∑︁

𝑞=1

[︀
𝑀 𝑐

𝑥𝑞𝑍 cos 𝑞𝑍θ+𝑀 𝑠
𝑥𝑞𝑍 sin 𝑞𝑍θ

]︀
; (4.20)

𝑀𝑦=𝑀𝑦0+
2∑︁

𝑞=1

[︀
𝑀 𝑐

𝑦𝑞𝑍 cos 𝑞𝑍θ+𝑀 𝑠
𝑦𝑞𝑍 sin 𝑞𝑍θ

]︀
; (4.21)

𝑀𝑧=𝑀𝑧0+
2∑︁

𝑞=1

[︀
𝑀 𝑐

𝑧𝑞𝑍 cos 𝑞𝑍θ+𝑀 𝑠
𝑧𝑞𝑍 sin 𝑞𝑍θ

]︀
, (4.22)

де θ = ω𝑡 — кут повороту ГГ (початок вiдлiку вгорi, додатнiй напрям за годинни-

ковою стрiлкою, якщо дивитися з корми), рад; ω — частота обертання ГГ, рад/c;

𝑡 — момент часу, с; 𝑍 — кiлькiсть лопатей ГГ; 𝑃𝑥0 . . .𝑀𝑧0 — середнi значення на-

вантажень; 𝑃 𝑐
𝑥𝑞𝑍 . . .𝑀 𝑠

𝑧𝑞𝑍 — гармонiчнi компоненти навантажень. Слiд зазначити,

що для гвинта лiвого кроку розрахунок виконується та тiєю самою схемою, як i

для правого, але у цьому разi необхiдно змiнити знак горизонтальної сили 𝑃𝑦 та

горизонтального моменту 𝑀𝑦.

Середнi значення поперечних навантажень визначаються iнтегруванням роз-

подiлених навантажень вздовж лопатi за формулами [229]:

𝑃𝑦0=−0.5𝐶

∫︁ 1

𝑟0

𝐹𝑇𝑎
′
(1)d𝑟; 𝑀𝑦0=−0.25𝐶

∫︁ 1

𝑟0

[︁
𝐹𝑇𝑟𝑎

′
(1) − 𝐹𝑀𝑏′(1)

]︁
d𝑟; (4.23)

𝑃𝑧0=−0.5𝐶

∫︁ 1

𝑟0

𝐹𝑇 𝑏
′
(1)d𝑟; 𝑀𝑧0=−0.25𝐶

∫︁ 1

𝑟0

[︁
𝐹𝑇𝑟𝑏

′
(1) + 𝐹𝑀𝑎′(1)

]︁
d𝑟, (4.24)

де 𝑟 = 𝑟/𝑅 — вiдносний радiус перерiзу; 𝑅 = 𝐷𝑝𝑟 — радiус ГГ, м; 𝑟0 — вiдно-

сний радiус маточини. Детальний опис величин, що входять у формули (4.23)–
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(4.24) та формули для визначення гармонiчних компонент навантажень наведено

у [229].

Для розрахунку навантажень за вихровою теорiєю необхiдно знати номiналь-

нi осьове 𝑣𝑎 0 та дотичне 𝑣τ 0 поле швидкостей. У рамках вихрової теорiї компо-

ненти поля швидкостей також представляються у виглядi рядiв Фур’є [229]:

𝑣𝑎 0(𝑟,θ) = 𝑎0(𝑟) +
𝐾∑︁
𝑛=1

[𝑎𝑛(𝑟) cos𝑛θ+ 𝑏𝑛(𝑟) sin𝑛θ] ; (4.25)

𝑣τ 0(𝑟,θ) = 𝑎0τ(𝑟) +
𝐾∑︁
𝑛=1

[𝑎𝑛τ(𝑟) cos𝑛θ+ 𝑏𝑛τ(𝑟) sin𝑛θ] . (4.26)

У методi передбачено врахування звуження номiнального поля швидкостей,

що обумовлене роботою ГГ. Поправка до осьового поля швидкостей вноситься

шляхом перерахунку вiдносних радiусiв на ефективнi [229]

𝑟𝑒 = 𝑟

√︃
2/

(︂
1 +

√︁
1 + 8𝑃𝑥0/

(︀
ρ𝑤𝑣

2
𝑎π𝐷

2
𝑝𝑟

)︀)︂
, (4.27)

де 𝑣𝑎 — середнiй попутний потiк, м/с. Таким чином, осьовi швидкостi, що визна-

ченi для радiуса 𝑟, повиннi бути перенесенi на радiус 𝑟𝑒. Наближене врахування

роботи ГГ на поле дотичних швидкостей виконується множенням коефiцiєнтiв

поля 𝑎𝑛τ та 𝑏𝑛τ на 1,7.

4.2.2 Верифiкацiя методу розрахунку гiдродинамiчних вантажень на гре-

бний гвинт

Для перевiрки правильностi реалiзацiї методу розрахунку навантажень на ГГ

та пiдтвердження можливостi використання його з прийнятним рiвнем точностi,

було виконано тестовий розрахунок за допомогою CFD методiв та порiвняно з

результатами розрахункiв за алгоритмом, що описано у [229]. Також результати

було порiвняно зi статистичним методом [232].

Як об’єкт тестового розрахунку було вибрано вiдоме судно KRISO Container

Ship (KCS), яке часто використовують для верифiкацiї CFD комплексiв. Основнi

параметри судна наступнi: довжина мiж перпендикулярами 𝐿 = 230 м, ширина

𝐵 = 32,2 м, осадка 𝑑 = 10,8 м, коефiцiєнт загальної повноти 𝐶𝐵 = 0.651,
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експлуатацiйна швидкiсть 𝑣 = 24 вуз. Основнi геометричнi параметри ГГ судна

KCS наступнi: дiаметр 𝐷𝑝𝑟 = 7,9 м, кiлькiсть лопатей 𝑍 = 5, дискове вiдношення

𝐴𝑒/𝐴0 = 0,8, крокове вiдношення 𝑃 (𝑟 = 0.7)/𝐷𝑝𝑟 = 0,997, вiдносний дiаметр

(радiус) маточини 𝑟0 = 0,18, праве обертання, а детальна геометрiя лопатi ГГ

наведена у табл. 4.3.

Таблиця 4.3 — Геометричнi параметри перерiзiв гвинта KCS

𝑟 𝐶, мм 𝑃 , мм 𝑇max, мм 𝐻max, мм 𝑋0, мм 𝐶𝑠, мм

0,18 1827 6594 362 49,3 966 +76

0,25 2068 7040 322 61,2 1095 +150

0,30 2219 7323 293 64,6 1175 +198

0,40 2479 7729 241 66,3 1306 +250

0,50 2688 7962 194 61,2 1403 +218

0,60 2823 8003 154 53,6 1460 +69

0,70 2836 7874 118 45,9 1458 -215

0,80 2667 7557 85 37,4 1366 -613

0,90 2210 7115 55 27,2 1128 -1113

0,95 1758 6860 42 22,1 897 -1403

1,00 1 6581 29 17,9 0,5 -1721

Безпосередньо моделювання обтiкання та отримання реалiзацiй сил та мо-

ментiв було виконано не автором дисертацiї, а Печенюком А. В. [14] у CFD

комплексi «FlowVision». Цей комплекс засновано на чисельному розв’язаннi рiв-

нянь Нов’є–Стокса методом скiнченних об’ємiв з використанням стандартної

𝑘−ε моделi турбулентностi. Було виконано два моделювання у CFD: перше з

наявнiстю ГГ, що обертається, а друге — без наявностi ГГ. Перше моделювання

було виконано з метою отримати достовiрнi референтнi значення, з якими бу-

дуть порiвнянi значення поперечних навантажень, розрахованi за [229]. Друге

моделювання дало можливiсть отримати детальне номiнальне поле швидкостей

у диску ГГ, яке було використано як вихiднi данi для розрахунку за [229]. Се-

реднi значення упору 𝑃𝑥0 та крутного моменту 𝑀𝑥0, що отриманi у першому

моделюваннi, також були використанi як вихiднi данi для розрахунку за [229]

для бiльш адекватного порiвняння значень навантажень на ГГ.
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Поля осьових та дотичних швидкостей, що отриманi у другому моделюваннi

та вiднесенi до швидкостi судна, зображенi на рис. 4.6. Отримане поле є типовим

для одногвинтових суден i має наступнi характернi особливостi:

- симетрiя вiдносно ДП;

- великi значення осьових швидкостей у нижнiй частинi диска ГГ;

- низькi значення осьових швидкостей у районi маточини у верхнiй частинi

диска ГГ у ДП;

- нульовi значення дотичних швидкостей у ДП;

- великi значення дотичних швидкостей по бортах на малих вiдносних радiу-

сах (до |𝑣τ/𝑣| = 0,181), що направленi вниз;

- великi значення дотичних швидкостей по бортах на великих вiдносних ра-

дiусах (до |𝑣τ/𝑣| = 0,133), що направленi вгору.

У табл. 4.4 наведено середнi та амплiтуднi значення навантажень на ГГ вiд-

несенi до упору та крутного моменту, що розрахованi CFD моделюванням з ГГ,

Рисунок 4.6 — Вiдносне номiнальне поле швидкостей у диску гвинта KCS
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Таблиця 4.4 — Компоненти гiдродинамiчних навантажень на ГГ

Метод розрахунку

Навантаження на гвинт, %

𝑃𝑥

𝑃𝑥0

𝑃𝑦

𝑃𝑥0

𝑃𝑧

𝑃𝑥0

𝑀𝑥

𝑀𝑥0

𝑀𝑦

𝑀𝑥0

𝑀𝑧

𝑀𝑥0

С
ер

ед
нє

зн
ач

ен
ня

CFD з гвинтом 100 6,49 8,26 100 35,4 24,6

«Схема А» 100 8,57 3,42 100 44,5 19,2

Статистичний метод 100 5,00
±3,1

4,80
±2,0

100 35
±7,8

28
±10,0

1–
ш

а
га

рм
.

ло
па

тi

CFD з гвинтом 1,50 0,56 0,50 1,00 4,38 1,26

«Схема А» 2,06 1,31 0,82 1,46 6,46 3,64

Статистичний метод 2,5
±1,5

1,5
±0,3

1,0
±1,0

2,0
±1,0

7,0
±1,6

2,2
±3,9

2–
га

га
рм

.

ло
па

тi

CFD з гвинтом 0,18 0,03 0,06 0,11 0,23 0,04

«Схема А» 0,11 0,03 0,02 0,08 0,24 0,13

Статистичний метод 1,0
±0,5

0,3
±0,2

0,2
±0,1

0,5
±0,4

2,0
±1,9

0,6
±0,5

що обертається, за вихровою теорiєю та статистичним методом. Видно, що ре-

зультати розрахункiв за трьома методами дали результати одного знака i порядку.

Середнi значення навантажень визначенi за вихровою теорiєю вiдрiзняються вiд

результатiв CFD моделювання з ГГ приблизно на 25 %, що у цiлому є прийня-

тним результатом з урахуванням складностi фiзичного явища i випадковий ха-

рактер дiйсних величин навантажень. Винятком є вертикальна сила 𝑃𝑧, що за

вихровою теорiєю майже у два рази менша нiж за результатами CFD моделю-

вання. Заниження величини 𝑃𝑧 породжує похибку в безпечну сторону, оскiльки

вертикальна сила розвантажує дейдвудних пiдшипник. Щодо амплiтуд першої та

другої частоти лопатi, то результати за CFD моделюванням та вихровою теорiєю

вiдрiзняються до двох разiв. Статистичний же метод дає достатнiй рiвень точно-

стi для оцiнювання навантажень на початкових стадiях проектування валопро-

воду та розрахунку центрування валопроводу. Недолiком статистичного методу

є вiдсутнiсть даних по двох–гвинтових суднах. У цiлому, характер i рiвень розбi-

жностей в даному порiвняннi є цiлком зрозумiлим, i дозволяє зробити висновок

про адекватнiсть використаних розрахункових методiв. Чисельне моделювання
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з ГГ, що обертається за корпусом судна, дозволяє отримувати результати, най-

бiльш наближенi до реальностi. Однак слiд зазначити, що таке модулювання

значно ускладнює постановку CFD розрахунку, збiльшує трудомiсткiсть та ви-

моги до розрахункових потужностей i часу порiвняно з моделюванням обтiкання

кормової частини судна без ГГ з метою отримати номiнальне поле швидкостей.

4.2.3 Вплив хитавицi на гiдродинамiчнi навантаження вiд гребного гвин-

та

У роботi виконано врахування впливу експлуатацiйних умов на гiдродинамi-

чнi навантаження на ГГ за рахунок поправок до номiнального поля осьових та

дотичних швидкостей:

𝑣𝑎 = 𝑣𝑎 0 + 𝑣𝑎𝑚 + 𝑣𝑎 𝑠 + 𝑣𝑎 𝑡; (4.28)

𝑣τ = 𝑣τ 0 + 𝑣τ𝑚 + 𝑣τ 𝑠 + 𝑣τ 𝑡, (4.29)

де 𝑣𝑎𝑚 та 𝑣τ𝑚 — додатковi швидкостi вiд хитавицi; 𝑣𝑎 𝑠 та 𝑣τ 𝑠 — додатковi швид-

костi вiд хвиль; 𝑣𝑎 𝑠 та 𝑣τ 𝑠 — додатковi швидкостi спричиненi диферентом судна

вiдносно положення, для якого було задано номiнальне поле швидкостей. Якщо

розрахункова швидкiсть судна 𝑣 не вiдповiдає швидкостi судна при розрахунку

або пiд час експерименту для визначення номiнального поля швидкостей 𝑣𝑎 0 i

𝑣τ 0, то цi поля слiд вiдмасштабувати пропорцiйно розрахунковiй швидкостi.

Додатковi швидкостi у диску ГГ, що спричиненi хитавицею судна, можна

визначити за формулами, якi були отриманi шляхом геометричних перетворень

з використанням виразiв (4.8) та (4.11):

𝑣𝑎𝑚(𝑟,θ,𝑡) = ψ̇(𝑡) [𝑧𝑝0(𝑟,θ)− 𝑧𝑔] ; (4.30)

𝑣τ𝑚(θ,𝑡) = − sin θ
[︁
ψ̇(𝑡)(𝑥𝑠 + 𝑥𝑝𝑟 − 𝑥𝑔)− ζ̇(𝑡)

]︁
, (4.31)

де 𝑧𝑝0(𝑟,θ)=0,5𝑟𝐷𝑝𝑟 cos θ+𝑧𝑠 — аплiката у системi координат судна точки на ди-

ску ГГ, м; 𝑥𝑠 i 𝑧𝑠 — абсциса i аплiката кормового кiнця вала у системi координат

судна, м; 𝑥𝑔 i 𝑧𝑔 — абсциса i аплiката центру ваги судна, м; 𝑥𝑝𝑟 — абсциса центру

ваги гвинта у системi координат валопроводу, м.
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Вплив нерегулярних зустрiчних хвиль на поле швидкостей можна врахувати

за допомогою виразiв [289]:

𝑣𝑎 𝑠(𝑟,θ,𝑡) = −
∞∑︁
𝑖=1

ℎ𝑖𝑘𝑖𝑔

2σ0
exp [𝑘𝑖𝑧𝑝(𝑟,θ,𝑡)] cos [𝑘𝑖𝑥𝑝(𝑟,θ,𝑡) + σ𝑖𝑡+ φ𝑖] ; (4.32)

𝑣τ 𝑠(𝑟,θ,𝑡) = sinθ
∞∑︁
𝑖=1

ℎ𝑖𝑘𝑖𝑔

2σ0
exp [𝑘𝑖𝑧𝑝(𝑟,θ,𝑡)] sin [𝑘𝑖𝑥𝑝(𝑟,θ,𝑡) + σ𝑖𝑡+ φ𝑖] , (4.33)

де миттєвi значення координат точки на диску ГГ 𝑥𝑝 i 𝑧𝑝 можна визначити з ура-

хуванням хитавицi, на основi формул (4.7) i (4.10), та диференту за наступними

виразами:

𝑥𝑝(𝑟,θ,𝑡)=𝑥𝑠+𝑥𝑝𝑟−𝐿/2+[𝑧𝑝0(𝑟,θ)−𝑧𝑔]ψ(𝑡)+[𝑧𝑝0(𝑟,θ)−𝑑] sin(∆𝑑/𝐿);

𝑧𝑝(𝑟,θ,𝑡)=𝑧𝑝0(𝑟,θ)−𝑑−𝑧𝑠 𝑝𝑟+ζ(𝑡)−ψ(𝑡) [𝑥𝑠 + 𝑥𝑝𝑟 − 𝑥𝑔]−[𝑥𝑠+𝑥𝑝𝑟−𝐿/2] sin(∆𝑑/𝐿),

де 𝑧𝑠 𝑝𝑟 — висота хвилi при 𝑥 = 𝑥𝑠+𝑥𝑝𝑟−𝐿/2, що розрахована за формулою

(4.3), м; ∆𝑑 — диферент, м. У ходi дослiдження було виявлено, що при визначенi

координат 𝑥𝑝 та 𝑧𝑝, без великої похибки можна вважати, що ψ(𝑡) = 0, ζ(𝑡) = 0

та 𝑧𝑠 𝑝𝑟 = 0.

Слiд зазначити, що додатковi швидкостi вiд хвиль розраховуються наближе-

но, оскiльки не враховується наявнiсть судна у водi (гiпотеза О. М. Крилова).

Отримання аналiтичних виразiв для поля швидкостей нерегулярних хвиль у за-

гальному виглядi представляє собою складну гiдродинамiчну задачу i виходить

за межi даної дисертацiї.

Поправки до поля швидкостей за рахунок змiни диференту судна можуть

бути визначенi за формулами:

𝑣𝑎 𝑡(∆𝑑) = −𝑣 [1− cos(∆𝑑/𝐿)] ; (4.34)

𝑣τ 𝑡(θ,∆𝑑) = 𝑣 sin θ sin(∆𝑑/𝐿). (4.35)

Пiд час iнтенсивної хитавицi для деяких корпусiв суден при певнiй посадцi

судна, ГГ може частково перетнути вiльну поверхню води, таке явище називає-

ться оголенням ГГ. Пiд час оголення ГГ виникає гiдродинамiчних удар лопатей

об поверхню води, що призводить до iнтенсивних навантажень, що передаються

на валопровiд i спричиняють його нестацiонарну вiбрацiю. Навантаження на ГГ

при оголеннi грубо можна врахувати, якщо прийняти 𝑣𝑎 = 𝑣τ = 0 при 𝑧𝑝 > 0.
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Через обмеженiсть об’єму дисертацiї та вiдносну рiдкiсть явища (кормова ча-

стина судна має меншi перемiщення пiд час повздовжньої хитавицi порiвняно з

носовою) автор не виконував дослiдження оголення ГГ.

Були виконанi систематичнi розрахунки для дослiдження впливу хитавицi на

регулярних хвилях на гiдродинамiчнi навантаження, що дiють на ГГ. Об’єктом

дослiдження було описане ранiше судно KCS з номiнальним полем швидкостi,

що зображене на рис. 4.6. Побудовано залежностi амплiтудних значень додатко-

вих навантажень на ГГ вiд хитавицi судна, змiн у полi швидкостей хвиль та вiд

обох факторiв. Для кожної хвилi розрахунок середнього значення та гармонi-

чних коефiцiєнтiв навантажень на ГГ були проведенi у часовiй областi («time–

domain»), а потiм визначалася амплiтуда змiн компонентiв гiдродинамiчних на-

вантажень на ГГ. Пiд час розрахункiв було прийнято припущення, що середнi

значення упору та крутного моменту на хвилях мають такi самi значення, як i

на тихiй водi. Дослiдження проводилося по двох параметрах регулярних хвиль:

- висота хвиль ℎ = 0,1 . . . 5 при фiксованiй довжинi λ/𝐿 = 1 (рис. 4.7);

- довжина хвиль λ/𝐿 = 0,3 . . . 1,5 при фiксованiй висотi ℎ = 2 м (рис. 4.8).

На рис. 4.7 наведено графiки залежностi середнiх значень навантажень на ГГ

вiд висоти хвилi ℎ, якi показують, що вплив висоти хвилi у рамках розробле-

ної моделi можна вважати лiнiйним. Видно, що змiни у вертикальнiй силi 𝑃𝑧0

та горизонтальному моментi 𝑀𝑧0 значно бiльшi, нiж у горизонтальнiй силi 𝑃𝑦0

та вертикальному моментi 𝑃𝑦0. Це спричинено великими змiнами у дотичних

полях швидкостей 𝑣τ, у бiльшiй мiрi вiд кiльової хитавицi, у меншiй вiд поля

швидкостей хвиль. Пiд час повздовжньої хитавицi корма перiодично перемiщу-

ється вгору i вниз, при цьому рух вгору викликає на ГГ правого кроку верти-

кальну силу 𝑃𝑧0 вниз i горизонтальний момент 𝑀𝑧0 проти годинникової стрiлки,

якщо дивитися згори i навпаки. Для ГГ лiвого кроку горизонтальний момент 𝑀𝑧0

має протилежний напрям. Таким чином, повздовжня хитавиця викликає значний

згин як у вертикальнiй, так i у горизонтальнiй площинi, що пiдкреслює важли-

вiсть визначення просторового згину валiв. Слiд зазначити, що хоча дослiдження

впливу змiни диференту на гiдродинамiчнi навантаження на ГГ у данiй роботi

не проводилися, можна очiкувати, що цей вплив буде аналогiчним до кiльової

хитавицi.

Також слiд зазначити, що результати, що отриманi при одночасному враху-
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ванню поправок до поля швидкостей вiд хитавицi та вiд хвиль, не можна пред-

ставити суперпозицiєю цих двох компонентiв i слiд враховувати фазу їх взаємо-

дiї, оскiльки у разi 𝑃𝑦0 сумарна амплiтуда навантажень на ГГ дорiвнює амплiтудi

вiд хитавицi, при 𝑀𝑦0 — трохи бiльше за амплiтуду вiд хитавицi та вiд хвиль, а

при 𝑃𝑧0 та 𝑀𝑧0 — сумарна амплiтуда менша за амплiтуду вiд хитавицi але бiльше

за амплiтуду вiд хвиль.

На рис. 4.8 наведено графiки залежностi середнiх значень навантажень на ГГ

вiд довжини хвилi. Видно, що бiльший вплив повздовжньої хитавицi має мiсце у

вертикальнiй силi 𝑃𝑧0 та горизонтальному моментi 𝑀𝑧0. Зi збiльшенням довжини

хвиль λ, вплив змiн поля швидкостей хвилi на навантаження трохи зменшується,

у той час як влив хитавицi має значну нелiнiйну залежнiсть вiд довжини хвилi,

що спричинена змiнами в iнтенсивностi хитавицi. Максимальний вплив хитави-

цi має мiсце при λ/𝐿 = 1,1, а при λ/𝐿 = 0,35 та λ/𝐿 = 0,65 хитавиця майже не

впливає на навантаження на ГГ. Можна помiтити, що при λ/𝐿 = 0,85 амплiтуди

навантажень вiд хвиль та вiд хитавицi майже однаковi, при чому одночасне вра-

хування обох факторiв майже нейтралiзує навантаження. Це ще раз пiдкреслює

важливiсть розрахунку саме у часовiй областi з урахуванням вiдносної фази.

Таблиця 4.5 — Амплiтуда поправки до компонент гiдродинамiчних навантажень

на ГГ вiд поздовжньої хитавицi на хвилях

Метод розрахунку

Максимальнi додатковi навантаження на гвинт, %

𝑃𝑥

𝑃𝑥0

𝑃𝑦

𝑃𝑥0

𝑃𝑧

𝑃𝑥0

𝑀𝑥

𝑀𝑥0

𝑀𝑦

𝑀𝑥0

𝑀𝑧

𝑀𝑥0

С
ер

ед
нє

зн
ач

ен
ня Хитавиця 0 0,3088 3,9789 0 1,8412 16,2277

Хвилi 0 0,5775 1,7362 0 4,0235 7,0678

Хитавиця i хвилi 0 0,6054 2,6638 0 4,2350 10,6957

1
га

рм
.

ло
па

тi Хитавиця 0,0013 0,0014 0,0004 0,0028 0,0012 0,0015

Хвилi 0,0184 0,0221 0,0068 0,0436 0,0220 0,0210

Хитавиця i хвилi 0,0193 0,0230 0,0071 0,0454 0,0220 0,0229

2
га

рм
.

ло
па

тi Хитавиця 0,0002 0,0001 0,0000 0,0000 0,0006 0,0000

Хвилi 0,0028 0,0008 0,0001 0,0004 0,0097 0,0004

Хитавиця i хвилi 0,0032 0,0009 0,0001 0,0005 0,0104 0,0004
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(а) Горизонтальна сила (б) Вертикальна сила

(в) Вертикальний момент (г) Горизонтальний момент

Рисунок 4.7 — Навантаження на ГГ в залежностi вiд висоти хвилi

(а) Горизонтальна сила (б) Вертикальна сила

(в) Вертикальний момент (г) Горизонтальний момент

Рисунок 4.8 — Навантаження на ГГ в залежностi вiд довжини хвилi

133



У зведенiй табл. 4.5 наведено максимальнi за всiма довжинами хвиль значен-

ня амплiтуд змiн компонентiв навантажень вiднесенi до середнiх значень упору

i крутного моменту на тихiй водi. Графiки залежностей гармонiчних компонен-

тiв навантажень вiд довжини хвилi λ не показанi у роботi, однак максимальнi

амплiтуди по всiм довжинам хвиль наведено у таблицi. У всьому дiапазонi дов-

жин хвиль, що розглядався, гармонiчнi компоненти майже не змiнюються вiд

хитавицi, а вплив хвильового поля швидкостей є незначним та майже не зале-

жать вiд довжини хвилi. Слiд зазначити, що розрахунок виконувався для однiєї

осадки, таким чином занурення осi ГГ не змiнювалося. Очiкується, що зменше-

ння занурення осi ГГ може збiльшити нерiвномiрнiсть поля швидкостей диску

ГГ i спричинити збiльшення гармонiчних коефiцiєнтiв, однак такi дослiдження

виходять за рамки цiєї дисертацiї.

Можна використовувати табл. 4.5 при проектуваннi, розрахунках центруван-

ня i вiбрацiї валопроводу, а саме наближено оцiнювати вплив хитавицi на хвилях

на гiдродинамiчнi навантаження на ГГ. Розрахунковi значення навантажень до-

рiвнюють вiдповiдним амплiтудам середнiх значень, першої або другої лопатної

гармонiки (при врахуваннi впливу хитавицi та хвиль), що помноженi на поло-

вину заданої висоти хвилi. Отриманi значення слiд додати i вiдняти вiд наван-

тажень на ГГ на тихiй водi i отримати границi змiн навантажень при заданiй

висотi хвилi ℎ.

Оскiльки пiд час повздовжньої хитавицi ГГ рухається вгору i вниз з при-

скоренням, крiм квазiстатичних гiдродинамiчних сил на ГГ також дiють сили

iнерцiйної природи. У загальному випадку, на ГГ дiють iнерцiйнi гiдродинамiчнi

силу у всiх напрямках, але у роботi наближено врахована лише поперечна вер-

тикальна сила, оскiльки найбiльшi прискорення пiд час повздовжньої хитавицi

мають мiсце саме у вертикальному напрямку. Ця сила визначається за форму-

лою:

𝑃𝑧 𝑖𝑛 = −Λ𝑝𝑟

[︁
ψ̈(𝑡)(𝑥𝑠 + 𝑥𝑝𝑟 − 𝑥𝑔)− ζ̈(𝑡)

]︁
, (4.36)

де Λ𝑝𝑟 — прилученi маси ГГ, кг. Експериментально доведено, що обертання ГГ

практично не впливає на величину прилучених мас [253].

Iснує декiлька пiдходiв до розрахунку прилучених мас ГГ [248, 250, 253, 253].

У дисертацiї використовується емпiрична формула для визначення величини

прилучених мас ГГ, що основана на систематичних експериментальних даних
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та враховує його основнi геометричнi параметри [253], яку можна записати у

виглядi:

Λ𝑝𝑟 = [𝑘(𝐴𝑒/𝐴0)(1 + 1,66𝑃/𝐷) + 0,083𝑃/𝐷]
7,85− 𝑍

4,85
ρ𝑚𝑉𝑝𝑟, (4.37)

де 𝑍 = 2 . . . 5 — кiлькiсть лопатей ГГ; 𝑘 — поправка на дискове вiдношення

𝐴𝑒/𝐴0; 𝑃/𝐷 — крокове вiдношення; ρ𝑚 = 7390 кг/м3 — щiльнiсть матерiалу екс-

периментальної моделi; 𝑉𝑝𝑟 — об’єм ГГ, м3. Поправка 𝑘 визначається за графiком

у [253], але для зручностi програмування її було апроксимовано формулою:

𝑘(𝐴𝑒/𝐴0) = 0,05069 exp(0,726𝐴𝑒/𝐴0) + 0,0003509 exp(4,014𝐴𝑒/𝐴0). (4.38)

Об’єм ГГ можна наближено оцiнити наступним чином [248]:

𝑉𝑝𝑟 = 𝑍

𝑅∫︁
𝑟0

𝐴𝑠𝑒𝑐(𝑟)d𝑟 + π(𝑟0 − 𝑑𝑠ℎ/2)
2𝑙0, (4.39)

де 𝑟0 та 𝑙0 — радiус та довжина маточини, м; 𝑑𝑠ℎ — дiаметр вала пiд маточиною,

м; 𝐴𝑠𝑒𝑐(𝑟) ≈ 0,6𝐶(𝑟)𝑇max(𝑟) — площа перерiзу лопатi, м2.

Для ГГ судна KCS прилученi маси, розрахованi за формулою (4.37), вiднесенi

до маси ГГ дорiвнюють Λ𝑝𝑟/𝑀𝑝𝑟 = 0,191. У той же час, прилученi маси, роз-

рахованi за формулами Schwanecke H. [248] та Parsons M. G. [250], дорiвнюють

Λ𝑝𝑟/𝑀𝑝𝑟 = 0,354 та Λ𝑝𝑟/𝑀𝑝𝑟 = 0,356 вiдповiдно. Така велика рiзниця може бути

пояснена використанням рiзних методiв для отримання розрахункових виразiв:

формули у [248, 250] заснованi на теоретичних розрахунках за теорiєю несущої

лiнiї, яка, як було сказано ранiше, має багато припущень. Таким чином, на думку

автора дисертацiї, бiльш надiйною є емпiрична формула (4.37).

Були виконанi розрахунки iнерцiйних навантажень гiдродинамiчної природи

на ГГ судна KCS в залежностi вiд висоти ℎ та довжини хвилi λ. З рис. 4.9а

видно, що iнерцiйнi сили також мають лiнiйну залежнiсть вiд висоти хвилi. Що-

до впливу довжини хвилi (рис. 4.9б), то iнерцiйнi сили мають в iстотнi значення

лише при λ/𝐿 > 0,7 i максимум 𝑃𝑧 𝑖𝑛/𝑃𝑥0 = 0,3% при λ/𝐿 = 1,1, де має мiсце ре-

зонанс хитавицi. У цiлому, вертикальнi iнерцiйнi сили гiдродинамiчної природи

на ГГ вiд хитавицi мають значно меншi значення нiж квазiстацiонарнi вихровi

сили. Це спричинено малою частотою коливань судна σ, яка є множником у ква-

дратi у виразах для прискорень вiд хитавицi (4.6). Частота динамiчних коливань
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(а) Залежнiсть вiд висоти хвилi (б) Залежнiсть вiд довжини хвилi

Рисунок 4.9 — Iнерцiйнi навантаження на ГГ гiдродинамiчної природи

валопроводу у розрахунках вiбрацiї значно бiльша, тож i iнерцiйнi сили мають

бiльшi значення у розрахунках.

Слiд також зазначити, що у всiх станах валопроводу, як статичних так i ди-

намiчних, слiд враховувати вагу ГГ i силу плавучостi у станах, де ГГ частково

або повнiстю занурений у воду. Цi сили повнiстю зануреного ГГ визначаються

за формулами:

𝑃𝑧 𝑤 = ρ𝑝𝑟𝑔𝑉𝑝𝑟; 𝑃𝑧 𝑏 = ρ𝑤𝑔𝑉𝑝𝑟, (4.40)

де ρ𝑝𝑟 — щiльнiсть матерiалу ГГ, кг/м3; ρ𝑤 — щiльнiсть забортної води, кг/м3.

4.3 Змiщення пiдшипникiв валопроводу вiд деформацiї корпусу судна

У пiдроздiлi 4.3 описано метод розрахунку змiщень пiдшипникiв валопрово-

ду, викликаних загальним повздовжнiм згином корпусу судна, що в свою чергу

спричинений змiною посадки судна та хвильовими навантаженнями на корпус.

Згин корпусу судна розраховується шляхом чисельного iнтегрування диферен-

цiйного рiвняння згину непризматичної балки. Також у пiдроздiлi розглянуто

методологiю оцiнювання перемiщень пiдшипникiв валопроводу вiд мiсцевого

згину днищового перекриття МВ, спричиненого змiною посадки судна на гiдро-

динамiчними тисками на днищову обшивку МВ пiд час хитавицi. Згин перекри-

ття розраховується iз застосуванням МСЕ у стержневiй iдеалiзацiї.
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4.3.1 Моделювання загального згину корпусу судна

Пiд час експлуатацiї судна його корпус зазнає деформацiй що, спричиненi

змiною стану завантаження, зовнiшнiми силами вiд хитавицi на хвилях, тощо.

Оскiльки корпуси пiдшипникiв жорстко з’єднанi з корпусними конструкцiями

судна, пiдшипники змiщуються разом з корпусом. Зазвичай змiщення пiдши-

пникiв не є однаковими i, таким чином, вони будуть змiщуватися один вiдносно

одного, спричиняючи тим самим додатковий згин валiв. Зазвичай валопровiд

має велику жорсткiсть, що призводить до великих змiн у навантаженнях на ва-

лопровiд навiть при вiдносно невеликих деформацiях корпусу. Таким чином слiд

враховувати деформацiю корпусних конструкцiй у розрахунках центрування ва-

лопроводу.

У будiвельнiй механiцi корабля прийнято роздiляти деформацiю корпусу су-

дна на загальну повздовжню та мiсцеву окремих перекриттiв. Нижче описано

методологiю оцiнювання змiщень пiдшипникiв як вiд загального згину корпусу

судна, так i вiд мiсцевої деформацiї днищового перекриття МВ.

Найбiльш точним методом розрахунку деформацiй корпусу судна на даний

час є моделювання повної конструкцiї судна за допомогою МСЕ. Цей пiдхiд

проте має значнi недолiки, а саме:

- великий час пiдготовки моделi та розрахунку;

- зазвичай iнженери, що виконують розрахунки валопроводу, не володiють

детальною iнформацiєю про конструкцiю судна.

Для розрахунку згину корпусу судна у роботi використовується модель ЕБ

як непризматичної безопорної балки, що зазнає деформацiї згину та зсуву [287].

Лiнiя прогину нейтральної осi ЕБ визначається як:

𝑢𝑔(𝑥) = 𝑢𝑔 𝑏(𝑥) + 𝑢𝑔 𝑠(𝑥),м, (4.41)

а кут повороту перерiзу

ϕ𝑔(𝑥) = ϕ𝑔 𝑏(𝑥) + α𝑔 𝑠(𝑥), рад, (4.42)

де 𝑢𝑔 𝑏 i ϕ𝑔 𝑏 — прогин i кут повороту вiд згину; 𝑢𝑔 𝑠 i ϕ𝑔 𝑠 — прогин i кут повороту

вiд зсуву. Граничнi умови на кiнцях цiєї балки при 𝑥 = 0 i 𝑥 = 𝐿 наступнi:

𝑢𝑔(0) = 𝑢𝑔(𝐿) = 𝑁3(0) = 𝑁3(𝐿) = 𝑁5(0) = 𝑁5(𝐿) = 0, (4.43)
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де 𝑁3 та 𝑁5 — перерiзуюча сила та згинальний момент, Н та Нм вiдповiдно.

Визначення прогину 𝑢𝑔 𝑏 i куту повороту ϕ𝑔 𝑏 вiд згину визначається iнтегру-

ванням рiвняння згину непризматичної нерiвномiрно навантаженої згинальним

моментом балки [287]:

𝐸𝐼𝑦(𝑥)
d2𝑢𝑔 𝑏(𝑥)

d𝑥2
= 𝑁5(𝑥), (4.44)

де 𝐸 — модуль пружностi матерiалу корпусу, МПа; 𝐼𝑦 — момент iнерцiї попере-

чного перерiзу судна, м4.

Однократне iнтегрування рiвняння (4.44) дає вираз для кута повороту пере-

рiзу

ϕ𝑔 𝑏(𝑥) =
d𝑢𝑔 𝑏(𝑥)

d𝑥
= −𝑁 5𝐿

𝐸𝐼𝑦

⎛⎝ 𝜉∫︁
0

𝑓𝑏(𝜉) d𝜉 −
1∫︁

0

𝜉∫︁
0

𝑓𝑏(𝜉) d𝜉 d𝜉

⎞⎠ , (4.45)

а двократне — вираз для прогину [260, 287]

𝑢𝑔 𝑏(𝑥) =
𝑁 5𝐿

2

𝐸𝐼𝑦

⎛⎝ 𝜉∫︁
0

𝜉∫︁
0

𝑓𝑏(𝜉) d𝜉 d𝜉 − 𝜉

1∫︁
0

𝜉∫︁
0

𝑓𝑏(𝜉) d𝜉 d𝜉

⎞⎠ , (4.46)

де 𝜉 = 𝑥/𝐿 — безрозмiрна повздовжня координата; 𝑓𝑏(𝜉) = 𝑁5(𝑥)𝐼𝑦/
[︀
𝑁 5𝐼𝑦(𝑥)

]︀
;

𝑁 5 — максимальний згинальний момент, Нм; 𝐼𝑦 — момент iнерцiї мiделевого

перерiзу, м4.

Визначення прогину 𝑢𝑔 𝑠 вiд зсуву визначається iнтегруванням рiвняння зсуву

непризматичної нерiвномiрно навантаженої перерiзуючою силою балки [329]:

−𝐺𝐴′(𝑥)
d𝑢𝑔 𝑠(𝑥)

d𝑥
= 𝑁3(𝑥), (4.47)

де 𝐴′ — площа перерiзу, що працює на зсув (площа вертикальних рамних в’язей:

зовнiшня обшивка борту, вертикальний кiль, днищовi стрингери, тощо), м2; 𝐺 —

модуль пружностi на зсув, Па.

Iнтегрування рiвняння (4.47) дає вираз для прогину вiд зсуву [287]

𝑢𝑔 𝑠(𝑥) = −𝑁 3𝐿

𝐺𝐴
′

⎛⎝ 𝜉∫︁
0

𝑓𝑠(𝜉) d𝜉 − 𝜉

1∫︁
0

𝑓𝑠(𝜉) d𝜉

⎞⎠ , (4.48)

де 𝑓𝑠(𝜉) = 𝑁3(𝑥)𝐴
′
/
[︀
𝑁 3𝐴

′(𝑥)
]︀
; 𝐴

′
— значення площi 𝐴′ у мiделевому перерiзi,

м2; 𝑁 3 — максимальна перерiзуюча сила, Н.
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Як було показано у [277], кут повороту перерiзу балки не дорiвнює похiднiй

вiд прогинiв ϕ𝑔 𝑠 ̸= d𝑢𝑔 𝑠/d𝑥 та буде не нульовим тiльки за наявностi зовнiшнiх

сконцентрованих моментiв. Оскiльки у розрахунковiй схемi згину корпусу судна

вiдсутнi сконцентрованi зовнiшнi згинальнi моменти, кут повороту перерiзу вiд

зсуву ϕ𝑔 𝑠 = 0.

На тихiй водi перерiзуючу силу 𝑁3 та згинальний момент 𝑁5 можна визна-

чити за наступними формулами [277]:

𝑁3 cw(𝑥) =

𝑥∫︁
0

[𝑞𝑚(𝑥)− 𝑞𝑟(𝑥)] d𝑥; (4.49)

𝑁5 cw(𝑥) = 𝑥𝑁3 cw(𝑥)−
𝑥∫︁

0

𝑥 [𝑞𝑚(𝑥)− 𝑞𝑟(𝑥)] d𝑥, (4.50)

де 𝑞𝑚 = 𝑚𝑔 — iнтенсивнiсть сил ваги, Н/м; 𝑞𝑟 = ρ𝑤𝑔ω𝑓𝑟 — iнтенсивнiсть сил

пiдтримання, Н/м; 𝑚 — погонна вага судна, кг/м;ω𝑓𝑟 — площа зануреної частини

шпангоута, м2.

Пiд час руху у реальних морських умовах на судно дiють додатковi наванта-

ження спричиненi хвилями та хитавицею. Формули для визначення перерiзую-

чих сил 𝑁3 та згинальних моментiв 𝑁5 з урахуванням цих навантажень наведено

у [289] та додатку И.

У вiдкритому доступi бракує даних про розподiл ваги 𝑚 вздовж реальних

суден для статистичного узагальнення. Якщо на стадiї розрахунку центрування

валопроводу таких даних про судно немає, розподiл маси вздовж судна може

бути наближено представлений трапецiєю, наприклад [260, 287, 330, 331]. Ав-

тором дисертацiї пропонується наступнi дещо узагальненi вирази для розподiлу

маси судна. Площа трапецiї дорiвнює водотоннажностi судна, а її абсциса цен-

тра ваги збiгається з абсцисою центра ваги (плавучостi) судна у заданому станi

навантаження. Якщо прийняти, що довжина трьох дiлянок трапецiї однакова, то

можна отримати вираз для погонної ваги

𝑚(𝑥) =

⎧⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎩
3(𝑚2 −𝑚1) 𝑥/𝐿+𝑚1, 0 ≤ 𝑥 < 𝐿/3;

𝑚2, 𝐿/3 ≤ 𝑥 ≤ 2𝐿/3;

(𝑚3 −𝑚2)(3 𝑥/𝐿− 2) +𝑚2, 2𝐿/3 < 𝑥 ≤ 𝐿,

(4.51)
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(а) 𝑘0 = 0,3, 𝑥𝑐/𝐿 = 0,5 (б) 𝑘0 = 0,5, 𝑥𝑐/𝐿 = 0,47

(в) 𝑘0 = 0,7, 𝑥𝑐/𝐿 = 0,5 (г) 𝑘0 = 0,5, 𝑥𝑐/𝐿 = 0,55

Рисунок 4.10 — Апроксимацiя розподiлу ваги судна

де 𝑚2 = ∆[3/(𝑘0 + 2)]/𝐿 — погонна маса судна у середнiй частинi судна, кг/м;

𝑚1 =𝑚2(𝑘0 + 𝑘) та 𝑚3 =𝑚2(𝑘0 − 𝑘) — погонна маса на кормовому та носовому

перпендикулярi вiдповiдно, кг/м; 𝑘 = 18/7 (𝑘0 + 2)(0,5 − 𝑥𝑐/𝐿) — коефiцiєнт,

що залежить вiд центру ваги судна; 𝑘0 ≈ 0,3 . . . 0,7 — коефiцiєнт, що залежить

вiд загостреностi судна та впливає на момент iнерцiї судна у розрахунках пов-

здовжньої хитавицi; ∆ — маса судна, кг; 𝑥𝑐 — абсциса центра плавучостi (ваги)

судна, м. Приклад використання формули (4.51) для рiзних положень центра

ваги та параметру 𝑘0 наведено на рис. 4.10.

На жаль, у вiдкритому доступi також майже вiдсутнi данi про розподiл мо-

менту iнерцiї 𝐼𝑦, площi на зсув 𝐴′ та положення нейтральної вiсi 𝑒 вздовж судна,

вiдомi лише грубi апроксимацiї [332]. Найбiльш точним методом визначення

цих залежностей, за наявностi креслень поперечних перерiзiв конструкцiї судна,

є прямий розрахунок у перерiзах судна за рекомендацiями [287, 330, 331]. У разi

наявностi лише креслення мiделевого перерiзу, автором пропонується наступнi

апроксимацiї вздовж судна, якi дозволяють наближено врахувати вплив геометрiї

140



судна:

𝐼𝑦(𝑥) = 𝐼𝑦(𝐿/2)
ω𝑢𝑑(𝑥)𝐷(𝑥)2

ω𝑢𝑑(𝐿/2)𝐷(𝐿/2)2
; (4.52)

𝐴′(𝑥) = 𝐴′(𝐿/2)
ω𝑢𝑑(𝑥)

ω𝑢𝑑(𝐿/2)
; (4.53)

𝑒(𝑥) = 𝐷(𝐿/2)𝑒(𝐿/2)
𝑧𝑐ud(𝑥)

𝑧𝑐ud(𝐿/2)
, (4.54)

𝐼𝑦(𝐿/2), 𝐴′(𝐿/2) та 𝑒(𝐿/2) — значення моменту iнерцiї, площi на зсув та вiдно-

сне положення нейтральної вiсi у мiделевому перерiзi; ω𝑢𝑑, 𝑧𝑐ud та 𝐷 — площа

i аплiката центру ваги площi шпангоуту до верхньої палуби та висота борту у

перерiзi.

Якщо пiд час розрахунку вiдсутнi i креслення мiделевого перерiзу, то про-

гином вiд зсуву можна знехтувати, оскiльки вiн має вiдносно малi значення, а

момент iнерцiї на мiделi можна наближено прийняти за вимогами класифiкацiй-

них товариств до мiнiмальних значень [321, 322]

𝐼𝑦(𝐿/2) = 3·10−8𝐶𝑤𝐵𝐿3 (𝐶𝐵 + 0,7) , м4, (4.55)

де 𝐶𝑤 — хвильовий коефiцiєнт:

𝐶𝑤 =

⎧⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎩
0,0856𝐿, 𝐿 ≤ 90 м;

10,75−[(300−𝐿) /100]3/2 , 90 < 𝐿 < 300 м;

10,75, 300 ≤ 𝐿 ≤ 350 м.

(4.56)

Для наближеного оцiнювання положення нейтральної вiсi мiделевого перерiзу

можна використовувати формулу Путова [272]

𝑒(𝐿/2) = 0,275 + 0,0012𝐿. (4.57)

4.3.2 Моделювання мiсцевого згину днищового перекриття машинного

вiддiлення

Крiм загальної деформацiї корпусу, пiдшипники валопроводу також зазнають

змiщень вiд мiсцевого згину днищового перекриття МВ вiд поперечних наван-

тажень, що спричиненi змiною посадки судна та хвильовими навантаженнями.
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Iснує велика кiлькiсть наближених методiв розрахунку НДС суднових перекрит-

тiв, наприклад метод зведення до балки на ПО [333], метод головних згинiв

(метод Папковича П. Ф.) [330, 331, 333] та iншi [278, 331].

Для розрахунку НДС днищового перекриття у роботi використано найбiльш

унiверсальний метод — МСЕ [278], оскiльки вiн, на вiдмiну вiд згаданих вище

методiв, дозволяє врахувати усi особливостi перекриття. Це особливо важливо

у розрахунках днищових перекриттiв МВ суден, де має мiсце нерегулярнiсть

конструкцiй: ширина перекриття поступово звужується, флори змiнюють кон-

фiгурацiю по ширинi судна, повздовжнi рамнi балки можуть мати неоднорiдну

жорсткiсть, змiнювати напрям та (або) простягатися не по всiй довжинi машин-

ного вiддiлення. Основним недолiком розрахунку суднового перекриття за МСЕ

є велика кiлькiсть вихiдних даних, що призводить до росту часу пiдготовчого

етапу та пiдвищує ймовiрнiсть помилки при вводi.

Дискретнi стержневi моделi дозволяють наближено описати поведiнку кон-

тинуальних пружних систем (пластин, оболонок, об’ємних тiл тощо). Днищовi

перекриття транспортних суден, на якi встановлюються пiдшипники валопрово-

ду, представляють собою складну систему, що складається з елементiв набору в

двох взаємно–перпендикулярних напрямках i перев’язаних мiж собою одним чи

двома настилами (флори, вертикальний кiль, днищовi стрингери). Тому як фiзи-

чну модель перекриття застосовано стержневу iдеалiзацiю вихiдної конструкцiї,

що є загальновiдомим пiдходом у суднобудiвних розрахунках [278]. При цьому

розрахунок виконується з припущенням, що горизонтальнi лiнiйнi перемiщення

та кути повороту у горизонтальнiй площинi вiдсутнi. Таким чином, перекриття

може мати лiнiйнi перемiщення у вертикальному напрямку 𝑢𝑏, а також кути по-

вороту вiдносно осей 𝑥 i 𝑦 — ϕ𝑏 𝑥 та ϕ𝑏 𝑥 вiдповiдно. Опис складання МЖ для

розрахунку стержневих систем за МСЕ детально описано у додатку А.

Розрахунок геометричних характеристик балок набору (момент iнерцiї та

площа на зсув) розраховується аналогiчно до ЕБ (пункт 4.3.1). Для врахування

настилу 2-го дна та зовнiшньої обшивки до поперечного перерiзу в’язей (флорiв,

вертикального кiля, днищових стрингерiв) необхiдно додати приєднаний поясок,

товщина якого дорiвнює товщинi листа настилу 2-го дна або зовнiшньої обшив-
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ки, а ширина визначається виразом [321, 322, 330, 334]

𝑏 = min

(︂
𝑙

6
,
𝑎1 + 𝑎2

2

)︂
, (4.58)

де 𝑙 — прогiн балки набору мiж опорами; 𝑎1 та 𝑎2 — вiдстань балки до найближ-

чих балок того самого напрямку по обидвi сторони вiд неї.

Опорами днищових перекриттiв виступають перпендикулярнi до них пере-

криття (борта, поперечнi та повздовжнi перебiрки). Взаємозв’язок розрахунко-

вого перекриття з сусiднiми перекриттями слiд враховувати за допомогою кое-

фiцiєнтiв пiддатливостi, але з достатньою точнiстю можна використовувати ре-

комендацiї [278, 330], тобто приймаються наступнi граничнi умови на контурi

днищового перекриття:

- жорстке затиснення стрингерiв та вертикального кiля на поперечних пере-

бiрках;

- вiльне опирання флорiв на борти, якщо борта не подвiйнi;

- жорстке затиснення флорiв на борти, якщо борта подвiйнi.

На днищове перекриття дiє гiдростатичний i гiдродинамiчний тиск забортної

води, та сили ваги обладнання та конструкцiй МВ. У роботi прийнято припуще-

ння, що усе навантаження на днищове перекриття МВ сприймається флорами

як розподiлене навантаження постiйного значення за ширириною перекриття та

змiнного за довжиною

𝑞𝑓(𝑥) = 0.5(𝑎1 + 𝑎2)𝑝𝑓 , Н/м, (4.59)

де 𝑝𝑓 — розрахунковi тиски в перерiзi флору, Па.

У загальному виглядi розрахунковi тиски, що дiє на днищове перекриття пiд

час хитавицi, у роботi наближено визначається як суперпозицiя низки наванта-

жень

𝑝𝑓(𝑥,𝑡) = 𝑝𝑚 + 𝑝𝑟 + 𝑝ℎ + 𝑝𝑠, Па, (4.60)

де компоненти визначаються наступним чином:

- розрахунковi тиски вiд iнерцiйних сил

𝑝𝑚 =
𝑚𝑏

𝑏

[︁
−𝑔 − ζ̈(𝑥,𝑡) + (𝑥− 𝑥𝑔)ψ̈(𝑥,𝑡)

]︁
; (4.61)

- гiдростатичнi тиски

𝑝𝑟 = ρ𝑤𝑔 [𝑧𝑏 − ζ(𝑥,𝑡) + (𝑥− 𝑥𝑓)ψ(𝑥,𝑡)] : (4.62)

143



- розрахунковi тиски вiд iнерцiйно–демпфуючих сил та дифракцiйної частини

збурювальних сил

𝑝ℎ =
1

𝑏

d

d𝑥

[︀
𝐹30(𝑥,𝑡) + 𝐹 0

30(𝑥,𝑡)
]︀
; (4.63)

- тиски вiд головної частини збурювальних сил

𝑝𝑠 =
∞∑︁
𝑖=1

ρ𝑤𝑔𝑟𝑖𝑒
𝑘𝑖𝑧𝑏+𝑖(σ𝑖𝑡+𝑘𝑖𝑥), (4.64)

де 𝑧𝑏=𝑑+(𝑥−𝐿/2) sin(∆𝑑/𝐿) — вiдстань днища до нульового рiвня води, м; де

𝑚𝑏 = 𝑘𝑚𝑚 — частина розподiленої маси, що приходиться на днищове перекри-

ття, кг/м; 𝑘𝑚 = 0,5 — прийнятий у роботi коефiцiєнт; 𝑏 — ширина ватерлiнiї у

перерiзi, м; 𝑥𝑓 — абсциса центра ваги ватерлiнiї, м; 𝐹30(𝑥), 𝐹
0
30, 𝑟𝑖, 𝑘𝑖,σ𝑖 — описанi

у додатку И.

Для розрахунку на тихiй водi вираз для розрахункових тискiв може бути

значно спрощений до наступного

𝑝𝑓(𝑥) = 𝑔 [ρ𝑤𝑧𝑏 −𝑚𝑏/𝑏𝑏] . (4.65)

Пiсля того як визначенi розподiленi навантаження на флори, вони приводя-

ться до вузлових сил i моментiв розрахункової схеми перекриття за формулами

(А.19). Далi розрахунок вузлових перемiщень виконується шляхом розв’язання

системи рiвнянь (А.1). Перемiщення у точках пiд пiдшипниками з положенням,

що не вiдповiдає вузлам розрахункової схеми перекриття, може бути визначено

за апроксимацiєю (А.8).

Для верифiкацiї розробленої програми розрахунку деформацiї було виконано

розрахунок детальної пластинчатої моделi днищового перекриття судна прое-

кту 1596 [268] за МСЕ у програмному комплексi «ANSYSr Academic Research

Mechanical, Release 18.0» [335].

Днищове перекриття має довжину 24 м, ширину на носовiй та кормовiй пе-

ребiрках МВ 16,2 м та 1,4 м вiдповiдно, вертикальний кiль, та по два днищових

стрингери на кожний борт на вiдстанi 1,9 м та 5,2 м вiдповiдно. Висота по-

двiйного дна дорiвнює 1,85 м, а у районi картерної ями — 1,25 м. Картерна яма

також пiдкрiплена фундаментом двигуна. Детальнi характеристики перекриття

наведено у [268], а розрахункова моделi у програмному комплексi «ANSYS» та
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стержнева модель наведенi на рис. 4.11 та 4.12а вiдповiдно. Матерiал корпусу

перекриття є конструкцiйна сталь з наступними основними механiчними хара-

ктеристиками: модуль пружностi на розтягування–стискання 𝐸 = 2 ·105 МПа;

коефiцiєнт Пуассона ν=0,3. Як граничнi умови для перекриття прийнято вiль-

не опирання по бортах та жорстке затиснення на перебiрках. Як зовнiшнi сили

прийнято гiдростатичний тиск забортної води 𝑝𝑓 =35,6 кПа, що рiвномiрно дiє

на днищову обшивку при осадцi 𝑑=3,54 м.

На рис. 4.11б та 4.12б наведено епюри вертикальних прогинiв днищового пе-

рекриття 𝑢𝑏 пiд дiєю гiдростатичного тиску 𝑝𝑓 , отриману розрахунком у програмi

«ANSYS» та розробленiй програмi вiдповiдно. На рис. 4.13 наведено вiдповiднi

графiки прогинiв днища 𝑢𝑏 у ДП. З графiкiв видно, що результати за розробле-

ною програмою з достатньою точнiстю вiдповiдають розрахункам у «ANSYS».

Похибка у максимальних прогинах днища складає менше 3%, що говорить про

можливiсть використання розробленої програми для дослiджень та iнженерної

практики оцiнювання змiщень пiдшипникiв вiд деформацiї днищового перекри-

ття. Мають мiсце вiдмiнностi у прогинах перекриття у кормовiй частинi, якi на

думку автора спричиненi завищеною жорсткiстю флорiв у цьому районi, якi на-

справдi мають менший момент iнерцiї бiля бортiв, що враховано у пластинчатiй

моделi. Однак слiд зазначити, що у реальнiй судновiй конструкцiї жорсткiсть

кормових флорiв буде дещо збiльшена за рахунок шпангоутiв i прогини реальної

конструкцiї у кормовiй частинi будуть ближче до результатiв стержневої моделi.

4.3.3 Вплив корпусних деформацiй на компоненти НДС при згинаннi

валопроводу

Загальний та мiсцевий згин корпусу судна призводять до лiнiйних 𝑤𝑧 та куто-

вих 𝑤𝑦 перемiщень пiдшипникiв у вертикальнiй площинi. Оскiльки деформацiя

судна має невеликi значення i є лiнiйною, сумарнi перемiщення пiдшипникiв вiд

деформацiї корпусу визначаються суперпозицiєю

𝑤𝑧 ℎ0 = 𝑤𝑧 𝑔 + 𝑤𝑧 𝑏 , м; α𝑧 ℎ0 = α𝑧 𝑔 + α𝑧 𝑏 , мм/м. (4.66)

Вiдповiднi компоненти виразiв (4.66) можуть бути визначенi з урахування вiд-

станi пiдшипника вiд нейтральної осi наступним чином:
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(а) Пластинчата модель (б) Прогини

Зображення використанi з дозволу «ANSYS, Inc».

Рисунок 4.11 — Модель днищового перекриття проекту 1596 у «ANSYS»

(а) Стержнева модель (б) Прогини

Рисунок 4.12 — Стержнева iдеалiзацiя днищового перекриття проекту 1596

Рисунок 4.13 — Прогин днищового перекриття проекту 1596 у ДП
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- лiнiйнi змiщення вiд загального згину корпусу судна

𝑤𝑧 𝑔 = 𝑢𝑔(𝑥𝑏 𝑠)− (𝑧𝑠 − 𝑒(𝑥𝑏 𝑠))(1− cos [ϕ𝑔(𝑥𝑏 𝑠)]), м; (4.67)

- кутовi змiщення вiд загального згину корпусу судна

α𝑧 𝑔 = tan [ϕ𝑔(𝑥𝑏 𝑠)] , мм/м; (4.68)

- лiнiйнi змiщення вiд мiсцевого згину днищового перекриття

𝑤𝑧 𝑏 = 𝑢𝑏(𝑥𝑏 𝑠,𝑦𝑠)− (𝑧𝑠 − 𝑧𝑛𝑎(𝑥𝑏 𝑠,𝑦𝑠))×

×(2− cos [ϕ𝑏 𝑦(𝑥𝑏 𝑠,𝑦𝑠)]− cos [ϕ𝑏 𝑥(𝑥𝑏 𝑠,𝑦𝑠)]), м; (4.69)

- кутовi змiщення вiд мiсцевого згину днищового перекриття

α𝑧 𝑏 = tan [ϕ𝑏 𝑦(𝑥𝑏 𝑠,𝑦𝑠)] , мм/м. (4.70)

де 𝑥𝑏 𝑠 = 𝑥𝑠 + 𝑥𝑏 — положення пiдшипника у системi координат судна, м; 𝑧𝑛𝑎 —

положення нейтральної осi в’язi, на якiй стоїть пiдшипник, м.

Крiм того, якщо валопровiд розташований не в ДП (два або бiльше ГГ),

згин днищового перекриття може спричиняти горизонтальнi лiнiйнi змiщення

пiдшипникiв

𝑤𝑦 𝑏 = −(𝑧𝑠 − 𝑧𝑛𝑎(𝑥𝑏 𝑠,𝑦𝑠)) sin [ϕ𝑏 𝑥(𝑥𝑏 𝑠,𝑦𝑠)] , м. (4.71)

При розрахунках центрування валопроводу цiкавi лише змiщення пiдшипни-

кiв вiдносно стану навантаження судна при центруваннi з осадкою 𝑑𝑎𝑙 та ди-

ферентом ∆𝑑𝑎𝑙. Таким чином, для експлуатацiйного стану навантаження судна з

осадкою 𝑑 та ∆ змiщення пiдшипникiв визначаються за формулами (4.66).

𝑤𝑧 ℎ = 𝑤𝑧 𝑜𝑝 − 𝑤𝑧 𝑎𝑙 ; α𝑦 ℎ = α𝑦 𝑜𝑝 − α𝑦 𝑎𝑙 , (4.72)

де 𝑤𝑧 𝑜𝑝 та α𝑦 𝑜𝑝 — змiщення пiдшипникiв визначенi для розрахункового стану на-

вантаження судна з урахуванням хвильового зовнiшнього навантаження, а 𝑤𝑧 𝑎𝑙

та α𝑦 𝑎𝑙 — для стану навантаження судна при центруваннi на тихiй водi.

Оскiльки у розрахунках центрування важливi лише змiщення пiдшипникiв

один вiдносно одного, то доцiльним є перерахунок змiщень пiдшипникiв вiдно-

сно лiнiї, що проходить через центри крайнiх пiдшипникiв. Рiвняння лiнiї вiдлi-

ку отримано за умови 𝑤𝑧 ℎ 1 = 𝑤𝑧 ℎ𝑛 = 0, де 𝑛 — кiлькiсть пiдшипникiв у схемi.
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Таким чином, остаточнi значення змiщень пiдшипникiв вiд деформацiї корпусу

судна визначається за формулами:

𝑤𝑧 ℎ 𝑖 = 𝑤𝑧 ℎ0 𝑖 − (𝑐1 𝑥𝑏 𝑖 + 𝑐2) ; α𝑦 ℎ 𝑖 = α𝑦 ℎ0 𝑖 + 𝑐1, (4.73)

де 𝑖=1, 2, . . ., 𝑛 — номер пiдшипника по порядку; 𝑐1 та 𝑐2 — коефiцiєнти лiнiйного

рiвняння:

𝑐1 = (𝑤𝑧 ℎ0𝑛 − 𝑤𝑧 ℎ0 1)/(𝑥𝑏 𝑛 − 𝑥𝑏 1); 𝑐2 = 𝑤𝑧 ℎ0 1 − 𝑐1 𝑥𝑏 1. (4.74)

Крiм деформацiй корпусу, спричинених силами ваги, гiдростатичного пiд-

тримання та хвильових навантажень, на змiщення пiдшипникiв також вплива-

ють деформацiї корпусу судна вiд нерiвномiрної температури корпусу або вiд

її змiни у часi [268, 270]. Задача прогнозу розподiлу температури корпусу су-

дна у часi є складною стохастичною задачею, яка досi не розв’язана i виходить

за рамки даної дисертацiї. Тому у роботi прийнято припущення, що температу-

ра корпусу судна однакова не вливає на змiщення пiдшипникiв. Виключенням

є температурнi змiщення пiдшипникiв ГД пiд час його роботи, що регламен-

туються виробниками суднових дизелiв i враховуються у розрахунках, якщо є

вiдповiднi данi.

Використовуючи розробленi алгоритми та формули, було виконано дослiдже-

ння впливу деформацiй корпусу на компоненти НДС при згинаннi валопрово-

ду. Як об’єкт дослiдження було прийнято контейнеровiз 4400 TEU, детальна

iнформацiя про нього наведена у додатку К, а саме основнi параметри судна

(табл. К.1), форма шпангоутiв (рис. К.2), схема мiделевого перерiзу (рис. К.3),

розподiл ваги, моменту iнерцiї та площi на зсув ЕБ вздовж судна (рис. К.4, К.5

та К.6), схема днищового перекриття МВ та характеристики перерiзiв (рис. К.7

та табл. К.2), характеристики валопроводу (рис. К.8 та табл. К.3), пiдшипникiв

(табл. К.4) та ГГ (рис. К.9, табл. К.5 та К.6). Пiд час дослiдження вважалося, що

iнерцiйнi сили вiд хитавицi, гiдродинамiчнi сили на ГГ та змащення у пiдшипни-

ках вiдсутнi. Таким чином, враховувалися лише додатковi змiщення пiдшипникiв

вiд деформацiй корпусу судна.

На рис. 4.14а наведено прогини, згинальнi моменти та перерiзуючi сили ЕБ у

станi навантаження судна пiд час центрування та на проектнiй посадцi. Видно,

що хоча рiзниця стрiлок прогину судна дорiвнює 150 мм, вiдноснi перемiщення
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пiдшипникiв невеликi. Це пояснюється тим, що у кормовiй частинi згинальнi

моменти мають невеликi значення, а зсув складає до 20% вiд загального прогину.

На рис. 4.15 наведено прогини днищового перекриття у ДП при станi на-

вантаження пiд час центруваннi та станi експлуатацiї. Оскiльки навантаження

ваги обладнання та корпусу на днищове перекриття як правило у всiх станах

навантаження близьке, воно не враховувалося у розрахунку, оскiльки у розра-

хунках валопроводу важлива лише рiзниця у прогинах порiвняно з прогином

пiд час центрування. як видно, у кормовiй частинi перекриття прогини незначнi

через малу ширину перекриття, тому високу жорсткiсть. Максимальнi проги-

ни перекриття приходяться на район розташування ГД. Корпус двигуна жорстко

з’єднаний з днищовим перекриттям, тож має пiдвищувати жорсткiсть i зменшу-

вати значення прогинiв, але через те, що вiдсутнi данi про конструкцiю корпусу

двигуна, вiн не був врахований при розрахунку жорсткостi в’язей перекриття.

Однак слiд зазначити, що це може дати трохи завищенi значення прогинiв, але

не вплине якiсно на результати дослiдження.

Результати розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу пiд час

центрування та в експлуатацiйному станi навантаження наведено на рис. 4.16.

Оскiльки змiщення пiдшипникiв вiд деформацiй корпусу були перерахованi за

формулами (4.73), лiнiйнi змiщення дейдвудного i носового пiдшипника двигуна

нульовi. Можна помiтити, що кутовi перемiщення пiдшипникiв забезпечують

добре прилягання вала до поверхнi вкладишiв. Слiд також зазначити, що має

мiсце значний згин колiнчастого вала двигуна внаслiдок деформацiї днищового

перекриття.

Проведено аналiз амплiтуд прогинiв ЕБ, днищового перекриття та вiдповiд-

них змiщень та реакцiй пiдшипникiв на регулярному хвилюваннi. Виконувалося

два набори розрахункiв: при фiксованiй довжинi хвилi λ/𝐿 = 1 та рiзних ви-

сотах хвиль ℎ = 0,1 . . . 10 м; при фiксованiй висотi хвилi ℎ = 2 м та рiзних

довжинах хвиль λ/𝐿 = 0,3 . . . 1,5. Не приводяться графiки залежностi стрiлок

прогинiв ЕБ, днищового перекриття та вiдповiдних змiщень пiдшипника вiд ви-

соти хвилi, остiльки цi залежностi є лiнiйними.

На рис. 4.17а наведено залежностi амплiтуди стрiлок прогину ЕБ та днищо-

вого перекриття вiд довжини хвилi. Можна помiтити, що стрiлки прогину ЕБ

приблизно у 100 разiв бiльше за стрiлку прогину днищового перекриття. Ма-
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(а) Прогин еквiвалентного бруса

(б) Згинальнi моменти

(в) Перерiзуюча сили

Рисунок 4.14 — Параметри згину еквiвалентного бруса

Рисунок 4.15 — Прогин днищового перекриття у ДП
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Рисунок 4.16 — Прогин валопроводу пiд час центрування та на проектнiй

посадцi

(а) Еквiвалентний брус (б) Днищове перекриття МВ

Рисунок 4.17 — Амплiтуда максимальної стрiлки прогину корпусу судна

ксимальнi значення амплiтуд стрiлки прогину ЕБ мають мiсце при λ/𝐿 = 1, на

вiдмiну вiд днищового перекриття, для якого амплiтуда стрiлки прогину моно-

тонно збiльшується у дiапазонi λ/𝐿 = 0,7 . . . 1,5. Це говорить про необхiднiсть

аналiзувати деформацiї корпусу судна на нерегулярному хвилюваннi з врахува-

нням спектрiв хвилювання.

На рис. 4.18 наведено залежностi лiнiйних та кутових змiщень пiдшипни-

кiв валопроводу у вертикальнiй вiд загального згину корпусу судна та мiсцево-

го згину днищового перекриття. Залежнiсть змiщень пiдшипникiв вiд довжини

хвилi якiсно повторює залежностi вiд стрiлок прогинiв ЕБ та перекриття (4.17).
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(а) (б)

(в) (г)

(д) (е)

Рисунок 4.18 — Амплiтуди лiнiйних та кутових змiщень пiдшипникiв вiд

деформацiї корпусу на хвилях
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Як видно, порядок лiнiйних змiщень вiд загальної (рис. 4.18а) та мiсцевої де-

формацiї корпусу судна (4.18в) приблизно однаковий, не дивлячись на те, що

стрiлка прогину при загальному згинi у 100 разiв бiльша за стрiлку прогину дни-

щового перекриття. Графiки амплiтуд сумарних лiнiйних змiщень пiдшипникiв

(рис. 4.18д) показують, що в залежностi вiд положення пiдшипника, загальний

i мiсцевий згин корпусу судна можуть бути у тiй самiй фазi (наприклад промi-

жнi пiдшипника та перший пiдшипник двигуна), а можуть накладатися зi зсувом

фал (наприклад деякi пiдшипники двигуна). Це говорить про те, що арифмети-

чна сума змiщень вiд загального та мiсцевого згину може дати значну похибку

i, оскiльки бiльшi змiщення пiдшипникiв не обов’язково призводять до гiрших

умов для валопроводу, ця похибка не однозначно у безпечну сторону.

Щодо кутових змiщень (рис. 4.18б, 4.18г та 4.18е), то наведенi графiки тiльки

для дейдвудного та промiжних пiдшипникiв, оскiльки пiдшипники двигуна мо-

делювалися вузловими опорами. Можна помiтити, що графiки кутових змiщень

дуже близькi для рiзних пiдшипникiв. Це пояснюється тим, що основний вклад

у кутовi змiщення вноситься додатковим кутом перерахунку вiдносно крайнiх

пiдшипникiв (4.73), який однаковий для всiх пiдшипникiв. Також слiд зазначи-

ти, що вклад загального згину (рис. 4.18б) у кутовi змiщення значно бiльший за

мiсцевий згин (рис. 4.18г).

На рис. 4.19 наведено залежностi амплiтуд додаткових навантажень на пiд-

шипники валопроводу вiд змiщень пiдшипникiв, що спричиненi деформацiєю

корпусу судна на регулярних хвилях. Видно, що залежнiсть амплiтуд реакцiй

вiд висоти хвилi має переважно лiнiйних характер з невеликими вiдхиленнями

при великих висотах хвиль (рис. 4.19а). Залежностi амплiтуд навантажень вiд

довжини хвилi для рiзних пiдшипникiв мають рiзний характер на положення

екстремумiв (рис. 4.19б), що свiдчить про необхiднiсть виконувати розрахун-

ки на нерегулярному хвилюваннi з урахуванням вiдповiдних висот та довжин

гармонiк при заданих характеристиках морських хвиль. У цiлому, додатковi на-

вантаження досягають 1% на кожнi 2 м висоти хвилi вiд навантажень на тихiй

водi, що показує не зачну роль деформацiй корпусних конструкцiй на хвилях у

роботi валопроводу.

Слiд зазначити, що в силу обмеженостi об’єму дисертацiї, дослiдження про-

водилося для одного типового судна, тому може аналогiчнi результати можуть
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(а) (б)

Рисунок 4.19 — Амплiтуди додаткових навантажень на пiдшипники вiд

деформацiй корпусу судна на хвилях

спостерiгатися у близьких за призначенням, формою та конструкцiєю корпусу

суден. У наступних дослiдженнях слiд також проаналiзувати вплив деформацiй

корпусу на хвилях на роботу валопроводу для iнших типiв суден з iншими розмi-

рами для того, щоб отримати бiльш узагальненi висновки. Оскiльки залежнiсть

моменту iнерцiї, площi на зсув та положення нейтральної вiсi ЕБ була порахо-

вана лише у мiделевому перерiзi, а у iнших перерiзах були застосованi апро-

ксимацiї (4.52)–(4.54), слiд дослiдити вiдповiднiсть цих апроксимацiй реальним

залежностям для суден, але таке дослiдження виходить за рамки цiєї дисертацiї.

4.4 Основнi результати та висновки з роздiлу 4

1. Описано основнi концепцiї розрахунку хитавицi судна на нерегулярному

морському хвилюваннi у частотнiй та часовiй областi на основi гiдродинамiчної

теорiї хитавицi та спектральної теорiї нерегулярного хвилювання. Також опи-

сано пiдхiд до рандомiзованої дискретизацiї хвильового спектра, наближеного

методу визначення швидкостi судна на хвилях, довготермiнових розподiлiв ре-

жимiв хвилювання. Виконано перевiрку запрограмованого розрахунку хитавицi

шляхом порiвняння з результатами розрахункiв рiзних класифiкацiйних това-

риств.

2. Дослiджено iстотнi прискорення на рiзних iнтенсивностях хвилювання та
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максимально можливi прискорення, що дiють у районi валопроводiв суден з рi-

зною довжиною. Розрахованi максимальнi прискорення були порiвнянi з роз-

рахунками за рекомендацiями рiзних класифiкацiйних товариств, якi дають зна-

чний розкид значень. Визначено, що рекомендацiї DNV та РСУ дають найближчi

результати до прямого розрахунку, тому можуть бути використанi для наближе-

них розрахункiв прискорень. У цiлому, максимальнi прискорення вiд повздов-

жньої хитавицi у районi ГГ можуть досягати значень 0,77𝑔.

3. Описано метод визначення iнерцiйних навантажень механiчної природи

на елементи валопроводу при повздовжнiй хитавицi на нерегулярних хвилях.

Дослiджено вплив iнерцiйних навантажень на навантаження пiдшипникiв вало-

проводу на рiзних режимах хвилювання та в екстремальних умовах. Наведе-

но дiаграми додаткових амплiтуд навантажень на пiдшипники в залежностi вiд

довжини судна та iнтенсивностi хвилювання, якi можуть бути використанi для

наближеного оцiнювання при початкових стадiях проектування валопроводу. В

залежностi вiд довжини судна, максимальна амплiтуда додаткових iнерцiйних

навантажень на дейдвудний пiдшипник може складати вiд 60% до 90% вiд на-

вантаження на тихiй водi.

4. Описано застосування методу «схема А», що заснований на теорiї несу-

чої поверхнi, до розрахунку квазiстацiонарних та перiодичних сил та моментiв,

що дiють на ГГ пiд час руху судна на тихiй водi та на хитавицi. Використаний

метод перевiрено шляхом порiвняння результатiв тестового розрахунку наванта-

жень на ГГ судна KCS з аналогiчними результатами, отриманими за допомогою

обчислювальної гiдродинамiки, а також статистичними даними. Показано, що

метод дає прийнятну точнiсть для задачi, що розглядається.

5. Дослiджено залежнiсть амплiтуд квазiстацiонарних поперечних наванта-

жень на ГГ, спричинених регулярними хвилями та хитавицею, вiд висоти та дов-

жини хвилi. Показано, що при вiдноснiй зустрiчнiй хвилi приблизно λ = 1,1 ам-

плiтуда додаткових квазiстацiонарних навантажень найбiльша. повздовжня хи-

тавиця бiльш за все впливає на величину вертикальної сили та горизонтального

згинального моменту, що пояснюється додатковими дотичними швидкостями у

диску ГГ. Також вiдзначено, що додатковi квазiстацiонарнi вихровi сили та мо-

менти на ГГ вiд хитавицi мають значно бiльшi значення, нiж iнерцiйнi сили

гiдродинамiчної природи. Наведено значення додаткових квазiстатичних та пе-
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рiодичних навантажень на ГГ пiд час хитавицi, якi можна використовувати для

наближеного оцiнювання на початкових стадiях проектування валопроводу.

6. Описано методологiю оцiнювання загальних деформацiй корпусу судна

шляхом чисельного iнтегрування рiвняння згину та зсуву непризматичної бал-

ки та мiсцевих деформацiй днищового перекриття МСЕ у стержневiй iдеалiзацiї

вiд змiни посадки судна та хвильових навантажень. Пiдхiд до розрахунку зги-

ну днищового перекриття перевiрено шляхом порiвняння з розрахунком МСЕ

у об’ємнiй постановцi з використанням незалежного програмного забезпечення,

яке дало близькi результати прогинiв днища у ДП. Наведено формули визна-

чення лiнiйних та кутових змiщень пiдшипникiв, спричинених загальними та

мiсцевими деформацiями корпусу судна з урахуванням вiдстанi пiдшипника вiд

нейтральної осi ЕБ та набору днищового перекриття.

7. Проведено дослiдження величин амплiтуд стрiлок прогину корпусу судна

та днищового перекриття, а також вiдповiдних змiщень пiдшипникiв, на регуляр-

них хвилях в залежностi вiд висоти та довжини хвилi. Максимальнi амплiтуди

перемiщень корпусу та пiдшипникiв вiд загального згину мають мiсце при вiд-

носнiй довжинi приблизно λ = 0,8 . . . 1,1, а вiд мiсцевого згину — при λ = 1,5.

Показано, що хоча стрiлки прогину вiд загального згину корпусу судна прибли-

зно в 100 разiв бiльша за стрiлку прогину вiд мiсцевої деформацiї днищового

перекриття, обидва види деформацiй спричиняють вiдноснi лiнiйнi вертикальнi

змiщення пiдшипникiв приблизно однакового порядку. Кутовi змiщення пiдши-

пникiв, що спричиненi загальним згином корпусу судна, мають бiльшi значення,

нiж вiд мiсцевих деформацiй днища. Важливим також є факт, що змiни у реакцi-

ях опор валопроводу вiд деформацiй корпусу не перевищувало 0,5% вiд реакцiй

на тихiй водi на кожний метр висоти хвилi при всiх довжинах хвиль.

Основнi результати роздiлу були опублiкованi у статтi [2] та представленi на

наукових конференцiях [5, 6, 10, 12, 14].
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РОЗДIЛ 5

МОДЕЛЮВАННЯ РОБОТИ ВАЛОПРОВОДУ ПРИ РУСI СУДНА НА

ЗУСТРIЧНИХ НЕРЕГУЛЯРНИХ ХВИЛЯХ

Заключний роздiл 5 присвячений об’єднанню розроблених моделей в єдину

модель функцiонування валопроводу, опису та прикладу її практичного засто-

сування. Пiдроздiл 5.1 присвячено опису загальної математичної моделi роботи

валопроводу судна при його русi на морських хвилях, яка описує взаємозв’язок

моделей описаних у попереднiх роздiлах, та опису методу її застосування. У

пiдроздiлi 5.2 наведено чисельний приклад застосування розробленого методу

на валопроводi контейнеровоза 4400 TEU.

5.1 Методика оцiнювання навантажень на валопровiд вiд хитавицi на

хвилях

У пiдроздiлi 5.1 описано загальну модель роботи суднового валопроводу, ста-

ни у яких вiн може знаходитись та методи, що застосовуються для визначення

параметрiв його НДС при згинаннi та дiючих на нього навантажень. Також на-

ведено необхiднi вихiднi данi та покрокову iнструкцiю по застосуванню розро-

бленого методу розрахунку навантажень на валопровiд та параметри його НДС

в статичних умовах та при русi судна на хвилях.

5.1.1 Загальна модель роботи валопроводу

У дисертацiї розроблено математичну модель функцiонування суднового ва-

лопроводу пiд час стоянки судна, руху на тихiй водi та на зустрiчних нерегу-

лярних хвилях, яка схематично зображена на рис. 5.1. Модель взаємодiї пiдши-

пникiв та валопроводу детально описана у роздiлi 3, а пiдходи до розрахунку

зовнiшнiх факторiв, що спричиненi хитавицею та впливають на роботу валопро-

воду, описано у роздiлi 4.

Валопровiд може знаходитись у рiзних статичних та динамiчних станах в

залежностi вiд стану судна, якi умовно можна роздiлити на наступнi категорiї:

1. судно у сухому доцi чи на стапелi (у дисертацiйнiй роботi не розглядається);
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СудноШвидкість  судна та 
стан навантаження

Валопровід

Підшипники

Деформації
корпуса

Навантаження 
на гребний гвинт

Інерційні
навантаження

Початкові зміщення
підшипників

Хитавиця судна

Морські хвилі

Статичний 
контакт Змащення

Рисунок 5.1 — Схема математичної моделi роботи валопроводу у складi корпусу

судна

2. судно пiд час центрування;

3. швартовнi випробування (у дисертацiйнiй роботi не розглядається);

4. судно на стоянцi у рiзних станах навантаження (повне завантаження i 100%

запасiв, повне завантаження i 10% запасiв, баласт 100% запасiв, баласт 10%

запасiв, тощо);

5. судно на стоянцi у рiзних станах навантаження вiдразу пiсля зупинки ГД;

6. судно рухається прямим курсом на тихiй водi;

7. судно маневрує на тихiй водi (у дисертацiйнiй роботi не розглядається);

8. судно рухається прямим курсом на хвилюваннi рiзної iнтенсивностi;

9. судно маневрує на хвилюваннi (у дисертацiйнiй роботi не розглядається).

10. судно рухається у льодах (у дисертацiйнiй роботi не розглядається).

Пiд час центрування валопроводу судно не має ходу, валопровiд не обертає-

ться, тому вiдсутнє гiдродинамiчне змащення у пiдшипниках, а також вiдсутнє

хвилювання, тому для розрахунку компонентiв НДС при згинаннi застосовує-
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ться метод, що описано у пiдроздiлi 3.1. Слiд зазначити, що пiд час центрування

на валопровiд дiють лише вага його елементiв та плавучiсть ГГ (вiдповiдно до

ступеня його заглибленостi у воду) та елементiв валiв, що знаходяться всере-

динi дейдвудної труби, а гiдродинамiчнi навантаження на ГГ вiдсутнi. Оскiльки

важливi лише вiдноснi змiщення пiдшипникiв, вважається, що пiд час центру-

вання змiщення пiдшипникiв вiд деформацiї корпусу вiдсутнi, тож пiдшипники

змiщенi лише на величину проектних змiщень.

При змiнi навантаження судна (наприклад прийняття вантажу або баласту)

змiнюється розподiл ваги та сил пiдтримання вздовж судна, а також тискiв, що

дiють на днищове перекриття МВ, тому форма згину корпусу судна та дни-

щового перекриття зазнає змiни форми згину. Це у свою чергу, призводить до

додаткових лiнiйних та кутових змiщень пiдшипникiв, якi розраховуються за ре-

комендацiями, наведеними у пiдроздiлi 4.3. Розрахунок компонентiв НДС при

згинаннi валопроводу у цьому разi також виконується у статичнiй постановцi.

Якщо судно знаходиться на стоянцi вiдразу пiсля зупинки ГД, то пiдшипники

двигуна зазнають температурних змiщень, якi зазвичай наведено у документацiї

двигуна. У цьому станi також застосовується метод розрахунку статичного згину.

Якщо судно рухається прямим курсом на тихiй водi, то пiдшипники змiще-

нi на величину суми проектних змiщень, змiщень спричинених деформацiями

корпусу судна вiд змiни стану навантаження судна та температурних розши-

рень ГД. Крiм того, на ГГ дiють гiдродинамiчнi навантаження, величина яких

визначається за рекомендацiями пiдроздiлу 4.2 та залежить вiд швидкостi ходу

судна та частоти обертання ГГ. Оскiльки вал пiд час ходу судна обертається, у

пiдшипниках має мiсце гiдродинамiчне/еласто–гiдродинамiчне змащення, тому

розрахунок слiд виконувати за методом, що описано у пiдроздiлi 3.3.

Пiд час швартовних випробувань на валопровiд дiють гiдродинамiчнi наван-

таження на ГГ, але має мiсце складна гiдродинамiчна взаємодiя ГГ та корпусу

судна, тому не доцiльно застосовувати «схему А» у цьому разi. Крiм того, пiд час

швартовних випробувань має мiсце гiдродинамiчне змащення у пiдшипниках.

Пiд час руху судна на хвилюваннi, розрахунок виконується так само як i для

тихої води, але з урахуванням додаткових навантажень, у якi входять iнерцiйнi

сили механiчної природи (пiдроздiл 4.1), гiдродинамiчнi навантаження на ГГ вiд

скосу потока та хвильових швидкостей (пiдроздiл 4.2) та змiщення пiдшипникiв
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валопроводу вiд деформацiй корпусу судна на хвилях (пiдроздiл 4.3). Стан на-

вантаження та швидкiсть судна, частота обертання ГГ, iнтенсивнiсть хвилювання

значно впливають на роботу валопроводу у цьому режимi, тому слiд враховувати

втрату швидкостi на хвилях (З.2).

При маневруваннi судна, у диску ГГ виникають додатковi швидкостi через

скосу потоку, якi спричиняють додатковi навантаження на ГГ. Можна зроби-

ти припущення, що основними додатковими навантаженнями будуть поперечна

горизонтальна сила та згинальний момент у вертикальнiй площинi. Величина

додаткових швидкостей у диску ГГ при маневруваннi, змiна швидкостi судна

та частоти обертання валопроводу повиннi визначатися на основi розв’язання

диференцiйних рiвнянь руху судна у горизонтальнiй площинi, що виходить за

рамки цiєї дисертацiї.

При русi судна у льодах можливе зiткнення ГГ з окремими уламками льоду,

що спричиняє ударнi навантаження, якi у свою чергу призводять до нестацiо-

нарних крутильних, повздовжнiх та роторних вiбрацiй валопроводу i пропуль-

сивного комплексу.

5.1.2 Метод визначення навантажень на валопровiд вiд хвилювання

Для використання розробленого методу визначення навантажень, що дiють

на валопровiд пiд час руху судна на нерегулярному хвилюваннi необхiднi насту-

пнi вихiднi данi.

1. Данi по валопроводу:

1.1. координати положення валопроводу у системi вiдносно кормового пер-

пендикуляру, основної площини та ДП;

1.2. довжина 𝑙𝑒𝑙 , внутрiшнiй 𝑑𝑠ℎ 𝑖𝑛 та зовнiшнiй 𝑑𝑠ℎ дiаметри елементiв вало-

проводу (включаючи фланцi та муфти);

1.3. модуль пружностi 𝐸 та коефiцiєнт Пуассона ν матерiалiв валiв;

1.4. щiльнiсть матерiалiв валiв ρ𝑠ℎ;

1.5. положення кормового та носового торцiв дейдвудної труби;

1.6. положення центрiв 𝑥𝑏 , довжини 𝑙𝑏, товщини 𝑡𝑏 та дiаметральнi зазори Δ

вкладишiв пiдшипникiв;

1.7. модуль пружностi 𝐸𝑏 та коефiцiєнт Пуассона ν𝑏 матерiалiв вкладишiв;
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1.8. шорсткiсть поверхонь вкладиша σ𝑞 𝑏 та шийки вала σ𝑞 𝑠ℎ, твердiсть вкла-

диша 𝐻;

1.9. коефiцiєнт динамiчної в’язкостi мастила (або води) пiдшипникiв µ;

1.10. характеристики еквiвалентної балки ГД, температурнi змiщення пiдши-

пникiв ГД;

1.11. початковi змiщення пiдшипникiв;

2. Данi по ГГ:

2.1. дiаметр 𝐷𝑝𝑟, кiлькiсть лопатей 𝑍, кут вiдкидки лопатi, дiаметр та довжи-

на маточини, напрям обертання;

2.2. розподiл характеристик вздовж лопатi, а саме ширина лопатi у перерiзi

𝐶, крок гвинта на перерiзi 𝑃 , максимальна товщина перерiзу 𝑇max, ма-

ксимальнi стрiлка прогину середньої лiнiї 𝐻max, вiдстань максимальної

стрiлки прогину середньої лiнiї перерiзу вiд вхiдної кромки 𝑋0, вiдстань

мiж осьовою лiнiєю лопатi та серединою хорди спрямленого перерiзу

лопатi 𝐶𝑠;

2.3. номiнальне поле швидкостей у диску ГГ;

3. Загальнi данi по судну:

3.1. довжина мiж перпендикулярами 𝐿, ширина 𝐵, висота борта на мiделi 𝐷,

осадка при центруваннi 𝑑𝑎𝑙, диферент при центруваннi ∆𝑑𝑎𝑙;

3.2. розподiл ваги 𝑚𝑎𝑙 вздовж судна у станi центрування;

3.3. теоретичне креслення корпусу судна;

4. Данi по корпусу судна:

4.1. модуль пружностi 𝐸 та коефiцiєнт Пуассона ν матерiалу корпусу;

4.2. розподiли моменту iнерцiї 𝐼𝑦, площi на зсув 𝐴′, положення нейтральної

осi 𝑒 за довжиною судна;

5. Данi по днищовому перекриттю МВ:

5.1. схема днищового перекриття;

5.2. шпацiя 𝑎;

5.3. момент iнерцiї 𝐼 , площа на зсув 𝐴′ та положення нейтральної вiсi 𝑧𝑛𝑎 для

флорiв, вертикального кiля, днищових стрингерiв;

6. Данi по кожному з розрахункових станiв навантаження судна:

6.1. осадка 𝑑 i диферент ∆𝑑;

6.2. розподiл ваги 𝑚 вздовж судна;
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6.3. швидкiсть ходу 𝑣;

6.4. частота обертання валопроводу ω;

6.5. висота iстотних хвиль ℎ1/3 та середнiй перiод 𝑇 хвилювання;

При вiдсутностi деяких з необхiдних вихiдних даних, можлива їх замiна на-

ближеними значеннями, у тому числi наведеними у данiй дисертацiї, а також

прийняти характеристики суден близькими до того, що розглядається. Приклад

набору вихiдних даних для контейнеровоза 4400 TEU наведено у додатку К.

Загальна послiдовнiсть виконання розрахунку навантажень на валопровiд за

розробленими методами наступна.

1. Пiдготовка усiх необхiдних вихiдних даних, перелiк яких зазначено вище.

2. Розрахунок компонентiв НДС при статичному згинаннi при центруваннi

валопроводу.

3. Розрахунок змiщень пiдшипникiв вiд загального i мiсцевого згину корпусу

судна вiд змiни розподiлу сил ваги та пiдтримання.

4. Розрахунок компонентiв НДС при статичному згинаннi у станi навантаже-

ння судна з «холодним двигуном» додавши розрахованi змiщення пiдшипникiв;

5. Розрахунок компонентiв НДС при статичному згинаннi у станi навантаже-

ння судна з «гарячим двигуном», додавши температурнi змiщення пiдшипникiв;

6. Визначення гiдродинамiчних навантажень на ГГ при русi судна на тихiй

водi при номiнальних обертах ГД та проектнiй швидкостi судна.

7. Розрахунок компонентiв НДС при згинаннi валопроводу з урахуванням

змащення у пiдшипниках, розрахованими гiдродинамiчними силами на ГГ, змi-

щеннями вiд деформацiй корпусу спричинених змiною стану навантаження су-

дна та температурним розширенням у ГД.

8. Повторення розрахункiв 6 та 7 для iнших типових швидкостей судна i

частоти обертання у даному станi навантаження.

9. Виконання розрахунку нерегулярної хитавицi судна на заданiй бальностi

хвилювання з урахуванням втрат швидкостi судна на цьому хвилюваннi.

10. Визначення iнерцiйних сил вiд хитавицi, що дiють на елементи валопро-

воду у певний момент часу.

11. Визначення поправки до поля швидкостей у диску ГГ у певний момент

часу та розрахунок вiдповiдних квазiстацiонарних навантажень, що дiють на ГГ.

12. Визначення пружних перемiщень вiд загального та мiсцевого згину кор-
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пусу судна та вiдповiдних змiщень пiдшипникiв.

13. Розрахунок компонентiв НДС при згинаннi валопроводу зi змащенням у

пiдшипниках та дiючих на нього iнерцiйних сил визначених у пунктi 10, гiдроди-

намiчних сил на ГГ розрахованих у пунктi 11 та змiщень пiдшипникiв вiд змiни

стану навантаження судна, хвильових навантажень (розрахованих у пунктi 12),

температурних розширень ГД.

14. Задати промiжок часу реалiзацiї i повторити пункти 10–13 на кожному

моментi часу через заданий крок часу.

15. Повторити пункти 9–14 для станiв моря, у яких можливий рух судна.

16. Повторити пункти 3–15 для всiх розрахункових станiв навантаження су-

дна.

Слiд зазначити, що у всiх без винятку розрахунках згину валiв присутнi прое-

ктнi змiщення пiдшипникiв, якi є основними параметрами центрування.

Пiсля виконання розрахунку, основними параметрами роботи валопроводу,

на якi слiд звертати увагу є:

1. навантаження на пiдшипники, особливо кормового дейдвудного;

2. розцентрування валiв у пiдшипниках, особливо кормового дейдвудного;

3. напруження у гребному валi;

4. напруження у фланцевих з’єднаннях;

5. перемiщення валiв у районi сальникiв дейдвудної труби.

Статистична обробка реалiзацiй компонентiв НДС при згинаннi валопроводу

може здiйснюватися шляхом визначення математичного сподiвання, середньо-

квадратичного вiдхилення та ймовiрностi виходу за межi заданих класифiкацiй-

ним товариством та виробниками обладнання параметрiв НДС валопроводу.

5.2 Приклад застосування методу

У пiдроздiлi 5.1 виконано тестовий розрахунок навантажень на валопровiд

контейнеровоза при його русi на шести рiзних режимах навантаження. Визначе-

но вклад рiзних факторiв в загальнi навантаження на валопровiд пiд час хитавицi

на нерегулярних хвилях.

У цьому пiдроздiлi виконано систематичнi розрахунки навантажень, що дi-

ють на валопровiд контейнеровоза при його руса на хвилюваннi рiзної iнтенсив-
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ностi. Вихiднi данi по судну, валопроводу та ГГ наведено у додатку К. Iнтенсив-

ностi хвилювання визначались значною висотою хвилi.

Таблиця 5.1 — Дослiджуванi режими хвилювання

Бальнiсть Хвильовий режим Бальнiсть Хвильовий режим

3 бали ℎ1/3=0,6 м, 𝑇 =8,5 с 7 балiв ℎ1/3=7,9 м, 𝑇 =11,5 с

4 балiв ℎ1/3=1,8 м, 𝑇 =8,5 с 8 балiв ℎ1/3=11,6 м, 𝑇 =12,5 с

6 балiв ℎ1/3=4,3 м, 𝑇 =9,5 с 9 балiв ℎ1/3=14,0 м, 𝑇 =13,5 с

На рис. Л.1–Л.13 наведено реалiзацiї компонентiв НДС при згинаннi вало-

проводу пiд час руху судна на нерегулярному хвилюваннi, а також графiки мате-

матичного сподiвання та iстотних амплiтуд параметрiв в залежностi вiд висоти

iстотних хвиль. З реалiзацiй та їх статистичних характеристик можна зробити

наступнi висновки.

Величини додаткових вертикальних навантажень на пiдшипники пiд час хи-

тавицi мають найбiльшi значення для дейдвудного пiдшипника. На першому

промiжному пiдшипнику вплив хитавицi вiдчувається менше, але з тенденцi-

єю до розвантаження. На першому i другому промiжних пiдшипниках з корми

вплив хитавицi не значний. Середнi значення величин додаткових горизонталь-

них навантажень на пiдшипники з ростом висоти хвилi зменшуються, оскiльки

зменшується частота обертання ГГ, але збiльшується iстотна амплiтуда додатко-

вих горизонтальних навантажень на пiдшипники. Найбiльшi величини горизон-

тальних навантажень мають мiсце на перших двох пiдшипниках.

Значне розцентрування шийок валiв у пiдшипниках можна спостерiгати у

всiх пiдшипниках, а iстотнi амплiтуди пiд час шторму можуть досягати 0,2 мм/м.

Розцентрування у горизонтальнiй площинi має мiсце лише у дейдвудному пiд-

шипнику та у значно меншiй мiрi у першому промiжному пiдшипнику.

По реалiзацiях максимальних тискiв у пiдшипниках можна помiтити, що во-

ни мають явно вираженi пiки, що спричиненi нелiнiйнiстю гiдродинамiчного

змащення у пiдшипниках, що демонструє неможливiсть розглядання цiєї задачi

у лiнiйнiй постановцi. Слiд також бiльш детально вивчити закон розподiлу ма-

ксимальних тискiв, як випадкової величини, оскiльки вона розподiлена явно не

за нормальним законом. Найбiльших амплiтуд мiнiмальна товщина плiвки зма-

щення зазнає у дейдвудному пiдшипнику з тенденцiєю до росту математичного
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(а) Дейдвудний (843,6 кН) (б) 1 промiжний (218,3 кН)

(в) 2 промiжний (268,7 кН) (г) 3 промiжний (292,8 кН)

Рисунок 5.2 — Вплив рiзних навантажень на реакцiї пiдшипникiв

сподiвання. На iнших пiдшипниках iстотнi амплiтуди змiн мiнiмальної товщини

плiвки мають приблизно однаковi значення, але меншi за дейдвудний пiдши-

пник.

На рис. Л.13 наведено реалiзацiї максимальних напружень у гребному валi.

Видно, що середнi значення максимальних напружень зменшуються, але амплi-

туди максимальних напружень збiльшуються. Для бiльш детального аналiзу не-

обхiдно аналiзувати напруження у певних перерiзах валiв, що можливо робити

з використанням розробленого методу, але виходить за рамки даної дисертацiї.

На рис. 5.2 наведено порiвняльнi дiаграми впливу рiзних факторiв пiд час

хитавицi на навантаження пiдшипникiв у вертикальнiй площинi, а у дужках на-

ведено навантаження на пiдшипники на тихiй водi. Видно, що для рiзних пiд-

шипникiв вклад рiзних факторiв вiдрiзняється. Основний вклад у додатковi на-

вантаження на дейдвудний пiдшипник пiд час хитавицi мають iнерцiйнi сили та

гiдродинамiчнi сили на ГГ, а вплив деформацiй корпусу дуже малий. Iнерцiйнi

сили дають основний вклад у додатковi навантаження на промiжнi пiдшипни-

ки. На другому пiдшипнику в залежностi вiд iнтенсивностi хвилювання мають
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мiсце невеликi додатковi навантаження вiд гiдродинамiчних навантажень на ГГ.

Також певний невеликий вклад у навантаження на пiдшипники вносять загальнi

деформацiї корпусу судна, у той час я мiсцевi деформацiї майже не вливають на

навантаження пiдшипникiв.

5.3 Основнi результати та висновки з роздiлу 5

1. Описано загальну модель функцiонування валопроводу з урахуванням йо-

го взаємодiї з корпусом судна при його русi на тихiй водi та в умовах нерегуляр-

ного морського хвилювання. Серед внутрiшнiх експлуатацiйних факторiв врахо-

вано нелiнiйну взаємодiю валопроводу з його пiдшипниками при центруваннi су-

дна або стоянцi, а також взаємодiю через гiдродинамiчне/еласто–гiдродинамiчне

змащення у пiдшипниках при русi судна. Серед зовнiшнiх факторiв враховано

вплив гiдродинамiчних навантажень на ГГ на тихiй водi та пiд час хитавицi

судна, загальних та мiсцевих деформацiй корпусу вiд змiни посадки судна та

хвильових навантажень, а також iнерцiйних сил вiд хитавицi. Основними пара-

метрами системи є посадка судна, швидкiсть його руху, стан моря та початковi

змiщення пiдшипникiв валопроводу.

2. Запропоновано методологiю застосування розробленої моделi функцiону-

вання валопроводу для перевiрки працездатностi валопроводу при русi судна на

заданому нерегулярному хвилюваннi. Наведено перелiк необхiдних та рекомен-

дованих вихiдних даних для розрахунку за методологiєю та послiдовнiсть вико-

нання розрахункiв. Наведено рекомендацiї щодо полiпшення параметрiв центру-

вання для забезпечення прийнятних умов роботи валопроводу при русi судна на

iнтенсивному морському хвилюваннi.

3. Проведено тестовий розрахунок на розробленiй моделi функцiонування су-

дна на прикладi контейнеровоза 4400 TEU довжиною 280 м. Наведено вихiднi

данi по судну, реалiзацiї компонентiв НДС при згинаннi валопроводу та роботи

пiдшипникiв на режимах хвилювання рiзної бальностi. Проведено аналiз впливу

окремих зовнiшнiх факторiв пiд час хитавицi на роботу валопроводу.

Основнi результати роздiлу були опублiкованi у статтi [2] та представленi на

наукових конференцiях [5, 6, 10, 12].
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ВИСНОВКИ

У дисертацiйнiй роботi сформульовано та розв’язано актуальну науково–тех-

нiчну задачу — розробка методу визначення навантажень, якi дiють на вало-

провiд при сумiснiй роботi системи судно–валопровiд в умовах руху судна на

iнтенсивному нерегулярному (реальному) хвилюваннi.

У роботi отримано наступнi науковi i практичнi результати:

1. У результатi аналiзу причин та статистики аварiй у пропульсивних ком-

плексах суден, обумовлених вiдмовами суднових валопроводiв визначено, що

найбiльш частими вiдмовами валопроводiв є втомне руйнування валiв, перегрiв,

плавлення i випiнг дейдвудних пiдшипникiв з бабiту та iнтенсивне зношення їх

неметалевих вкладишiв. Основою цих аварiй часом є неякiсне центрування ва-

лопроводу або виборi параметрiв центрування без врахування впливу функцiо-

нування судна в умовах хвилювання. Причинами аварiй також є нерацiональний

вибiр параметрiв центрування валопроводу, обумовлений недосконалiстю його

розрахункових схем.

2. Для удосконалення розрахункової схеми пiдшипникiв валопроводу уза-

гальнено вирази для матрицi жорсткостi стержневого скiнченного елемента пру-

жної основи Вiнклера шляхом введення параболiчного закону змiни жорсткостi

вздовж скiнченного елемента, що дозволило врахувати змiну жорсткостi вздовж

пiдшипникiв валопроводу та точнiше моделювати неоднорiднi пружнi основи з

використанням меншої кiлькостi скiнченних елементiв.

3. Забезпечення надiйної збiжностi нелiнiйних розрахункiв компонентiв НДС

при згинаннi суднового валопроводу досягнуто у дисертацiйному дослiдженнi

на основi узагальнення та розширення виразiв для релаксацiї методу послiдов-

них наближень, що може бути використано i в iнших задачах зi зворотними

зв’язками.

4. На основi використання методу скiнченних елементiв удосконалено метод

розрахунку компонентiв НДС при статичному згинаннi суднового валопрово-

ду, пiдшипники якого представленi односторонньою неоднорiдною нелiнiйною

змiщуваною пружною основою Вiнклера, який точнiше моделює поведiнку вало-

проводу пiд час центрування та стоянки судна через врахування довжини, зазору,

деформування вкладишiв та змiщення пiдшипникiв.

5. Удосконалення метод розрахунку компонентiв НДС при згинаннi судново-
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го валопроводу з урахуванням еласто–гiдродинамiчного змащення у всiх пiдши-

пниках реалiзовано за допомогою використання методiв скiнченних елементiв

та оптимiзацiї, що дозволило уточнити умови роботи пiдшипникiв.

6. При формулюваннi основної задачi наукового дослiдження розроблено ком-

плексну модель динамiки системи судно–валопровiд при ходi судна на нерегу-

лярному хвилюваннi, яка дозволяє визначати компоненти НДС при згинаннi ва-

лопроводу пiд час хитавицi судна на iнтенсивному морському хвилюваннi та

дiючi на нього навантаження.

7. Розроблену комплексну модель динамiки системи судно–валопровiд до-

повнено запропонованим комплексом чисельних алгоритмiв розрахунку наван-

тажень, що дiють на судно i валопровiд. Цi двi складовi утворили новий метод

розрахунку таких навантажень.

8. За допомогою розробленого методу виконано чисельне дослiдження впли-

ву хвилювання рiзної iнтенсивностi на роботу суднового валопроводу та визна-

чено вклад в загальне навантаження на валопровiд iнерцiйних сил, гiдродинамi-

чних сил на гребний гвинт та загальних i мiсцевих деформацiй корпусу судна.

За вiдсутностi хвилювання метод дає результати розрахункiв при русi судна на

тихiй водi i, додатково, при вiдсутностi швидкостi руху — пiд час стоянки судна

або центрування валопроводу.

9. Виконанi розрахунки показали, що запропонований узагальнений метод

визначення дiючих на валопровiд навантажень, як пiд час стоянки судна, так i

при його русi на тихiй водi та на iнтенсивному регулярному та нерегулярно-

му хвилюваннi, може бути використано на стадiях проектування валопроводу i

виборi параметрiв його центрування.

Достовiрнiсть отриманих результатiв виконаного дослiдження забезпечується

коректною постановкою задачi, використанням методiв теорiї корабля, будiвель-

ної механiки корабля i гiдродинамiки та апробованих чисельних методiв, порiв-

нянням результатiв тестових розрахункiв рiзними методами та з незалежними

даними iнших дослiдникiв.

Теоретичнi результати дисертацiї застосованi у навчальному процесi Нацiо-

нального унiверситету iменi адмiрала С. О. Макарова при читаннi лекцiй з

ходовостi та хитавицi судна. Розробленi методи розрахункiв компонентiв НДС

при згинаннi валопроводу та впливу хитавицi i хвиль на його роботу знайшли
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практичного застосування при виконаннi розрахункiв центрування у ПП «Iн-

телектуальнi морськi технологiї» та вдосконалення програмного забезпечення

«ShaftDesigner». Акти впровадження наведено у додатку М.

Подальший розвиток дослiджень за темою дисертацiї може бути направлений

на:

- удосконалення моделi еласто–гiдродинамiчного змащення дейдвудних пiд-

шипникiв, а саме розширення методу розрахунку пружних перемiщень вклади-

шiв, що виготовленi з гуми та мають проточки, а також вдосконалення моделi

контактного режиму змащення пiдшипникiв;

- розробку бiльш досконалої моделi колiнчастого вала головного двигуна для

розрахункiв центрування та коливань валопроводу;

- урахування гiдродинамiчних сил Магнуса на оголених ланках валопроводу

з кронштейнами та деформацiй кронштейну вiд навантаження на його пiдши-

пник вiд гребного вала та гiдродинамiчних навантажень вiд ходу та хитавицi

судна;

- врахування роторних, крутильних та повздовжнiх коливань валопроводу пiд

час хитавицi судна для комплексного оцiнювання втомної мiцностi валопроводу

в умовах хвилювання.
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ДОДАТОК А. ОСНОВНI ВИРАЗИ МЕТОДУ СКIНЧЕНИХ ЕЛЕМЕНТIВ

Метод скiнченних елементiв вiдноситься до множини чисельних методiв [278,

336, 337] i дозволяє визначати НДС пружних тiл зi складною конфiгурацiєю.

Цей метод широко застосовується як у науковiй, так i в iнженернiй розрахун-

ковiй практицi. Через те, що метод приводить до алгоритму з великою кiлькi-

стю однорiдних алгебраїчних розрахункових операцiй, алгоритми та програми

на електронних обчислювальних машинах виконання розрахункiв за цим мето-

дом є зручними та унiверсальними.

У розрахунках згину валiв широко застосовується МСЕ [83, 118]. У данiй

дисертацiйнiй роботi МСЕ використовується для визначення НДС валопроводу,

мiсцевого згину днищового перекриття, визначення тискiв у плiвцi гiдродинамi-

чного змащення пiдшипникiв. Нижче наведено основнi принципи МСЕ, що були

використанi у дисертацiї. Бiльш детально МСЕ описано в [278, 307, 308].

Основою МСЕ є вiртуальне представлення тiла (корпусу судна, валопроводу,

тощо) у виглядi сукупностi СЕ, що взаємодiють мiж собою у скiнченнiй кiлькостi

вузлiв. У цих точках прикладаються деякi еквiвалентнi зусилля взаємодiї, що

характеризують дiю розподiлених внутрiшнiх напружень, прикладених вздовж

реальних границь стикування сумiжних СЕ.

Для розрахунку НДС валопроводу МСЕ обов’язковими є наступнi мiсця роз-

ташування вузлiв:

- фланцi з’єднання валiв;

- перерiзи, в яких змiнюється дiаметр вала;

- перерiзи торцiв вкладишу пiдшипникiв;

- мiсце прикладання сконцентрованих сил та моментiв (вага та гiдродинамiчнi

сили на ГГ, вага колеса редуктора тощо).

Крiм того, слiд роздiляти довгi СЕ та додавати вузли у межах довжини пiд-

шипникiв для бiльш точного моделювання згину вала. У цiлому, зменшення роз-

мiрiв СЕ i збiльшення кiлькостi вузлiв, як правило, приводить до пiдвищення

точностi розрахункiв. Однак надмiрно малi СЕ можуть призвести до великих

похибок округлення, тим самим до зростання загальної похибки розрахунку. У

роботi максимальна довжина елементу вала з умов задовiльної точностi та вiзу-

алiзацiї згину прийнята 𝑙𝑒𝑙max = 𝐿shl/20, але 0,1 м ≤ 𝑙𝑒𝑙max ≤ 1 м.

У кожному з елементiв НДС однозначно визначається через значення вузло-
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вих перемiщень (вузлових зусиль), а зв’язок мiж вузловими перемiщеннями та

вузловими зусиллями СЕ визначаються його МЖ. Для системи з 𝑛 ступенями

вiльностi цей зв’язок має вигляд [278]

[𝐾] {𝑞} = {𝑝} , (А.1)

де {𝑝} = {𝑝1 𝑝2 · · · 𝑝𝑖 · · · 𝑝𝑛}T — вектор-стовпець вузлових зусиль (сил та мо-

ментiв);

{𝑞} = {𝑞1 𝑞2 · · · 𝑞𝑖 · · · 𝑞𝑛}T — вектор-стовпець вузлових перемiщень (лiнiйних

та кутових);

[𝐾] — МЖ розмiрностi 𝑛× 𝑛, значення якої залежать вiд геометричних та меха-

нiчних параметрiв СЕ.

Якщо як розрахунковий метод використано метод перемiщень, i, вiдповiдно,

за основнi невiдомi приймають перемiщення в вузлових точках, то для визначе-

ння цих невiдомих необхiдно скласти 𝑛 рiвнянь рiвноваги перемiщень. У цьому

разi рiвняння (А.1) буде представляти систему лiнiйних неоднорiдних алгебраї-

чних рiвнянь, що дозволяють визначити невiдомi вузловi перемiщення {𝑞}.
Важливим є той факт, що для виконання розрахункiв за МСЕ необхiдно на-

класти мiнiмально-необхiдну кiлькiсть кiнематичних обмежень на систему для

обмеження її перемiщення як одного цiлого. У цьому разi деякi з перемiщень 𝑞𝑖

будуть вiдомими. Для виключення їх з розрахунку необхiдно виконати наступну

послiдовнiсть дiй:

1. помножити стовпець 𝑖 матрицi [𝐾] на 𝑞𝑖;

2. вiдняти отриманий добуток вiд вектора {𝑝};
3. видалити стовпчик та рядок матрицi [𝐾] з iндексом 𝑖;

4. видалити елемент вектора {𝑝} з iндексом 𝑖.

Цю послiдовнiсть дiй необхiдно виконати стiльки разiв, скiльки є вiдомих пе-

ремiщень (наприклад поперечних змiщень пiдшипникiв), при цьому починати

потрiбно з перемiщення з найбiльшим iндексом 𝑖 i послiдовно рухатись у зворо-

тньому порядку. Ця необхiднiсть викликана тим фактом, що iндекси бiльшi за 𝑖

зменшуються пiсля виконаних описаних операцiй.

Для разв’язання системи рiвнянь типа (А.1) можна використовувати низку

методiв, таких як метод Гауса, метод Крамера, метод зворотної матрицi, iтера-

цiйнi методи. Опис використання цих методiв приведено у [306]. Було виконано
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декiлька розрахункiв на типових валопроводах рiзними методами i з’ясовано,

що найменший час розв’язання характерних для даної задачi системи алгебра-

їчних рiвнянь досягається методом Гауса, тому цей метод використовувався у

розрахунках дисертацiї.

Для розв’язання задач будiвельної механiки корабля, що ставилися у дисер-

тацiйнiй роботi (згин валiв, днищового перекриття) достатнiм є стержнева iдеа-

лiзацiя, а вiдповiдно i застосування стержневого СЕ, що має два вузла на його

кiнцях. Загальний вигляд такого елемента, його вузловi перемiщення та зуси-

лля зображенi на рис. А.1. Цей елемент може мати згин у двох взаємно пер-

пендикулярних площинах, розтягування вздовж стержня та кручення вiдносно

повздовжньої вiсi. Загальна кiлькiсть ступенiв вiльностi (узагальнених перемi-

щень), як i вузлових зусиль (узагальнених зовнiшнiх сил), дорiвнює 12, таким

чином i матриця [𝐾el] має порядок 𝑛 = 12. У конкретних задачах цей СЕ мо-

же бути спрощений, наприклад при розрахунках компонентiв НДС валопроводу

розтягуванням та крученням було знехтувано.

На кожен з вузлових перерiзiв дiють по шiсть узагальнених вузлових зусиль

(сил та моментiв) зi сторони сусiднiх з’єднаних мiж собою елементiв балки че-

рез шiсть узагальнених перемiщень. Для стержня повнi вектори вузлових пере-

мiщень i вузлових зусиль мають вигляд:

{𝑞} = {𝑢𝑥l 𝑢𝑦l 𝑢𝑧l ϕ𝑥l ϕ𝑦l ϕ𝑧l 𝑢𝑥r 𝑢𝑦r 𝑢𝑧r ϕ𝑥r ϕ𝑦r ϕ𝑧r} ; (А.2)

{𝑝} = {𝑃𝑥l 𝑃𝑦l 𝑃𝑧l 𝑀𝑥l 𝑀𝑦l 𝑀𝑧l 𝑃𝑥r 𝑃𝑦r 𝑃𝑧r 𝑀𝑥r 𝑀𝑦r 𝑀𝑧r} . (А.3)

У кожному з вузлових перерiзiв вузловi зусилля повиннi бути врiвноваженi зов-

нiшнiм вузловим навантаженням (прикладеною зовнiшньою силою або реакцiєю

опори)

𝑝𝑖 1el + 𝑝𝑖 2el + 𝑝𝑖 = 0, (А.4)

а вузловi перемiщення повиннi вiдповiдати умовам сумiсностi деформацiй

𝑞𝑖 1el = 𝑞𝑖 2el, (А.5)

де 𝑝𝑖 1el та 𝑝𝑖 2el — вузловi зусилля з’єднаних СЕ,

𝑝𝑖 — зовнiшнє вузлове навантаження,

𝑞𝑖 1el та 𝑞𝑖 2el — вузловi перемiщення з’єднаних СЕ,

𝑖 = 1, 2 . . . 12 — вiдповiдний номер у векторах (А.2) та (А.3).

205



φzl

uyl

uxl

uzl

φyl

φxl

φzr

uyr

uzr

φyr uxr

φxr

Mzl

Pyl

Pxl

Pzl

Myl

Mxl

Mzr

Pyr

Pzr

Myr Pxr

Mxr

x
z

y

Рисунок А.1 — Вузловi перемiщення та зусилля стержневого СЕ

Перемiщення вздовж елемента апроксимується наступними формулами [278]:

𝑢𝑥 = 𝑢𝑥l

(︂
1− 𝑥

𝑙𝑒𝑙

)︂
+ 𝑢𝑥r

𝑥

𝑙𝑒𝑙
; ϕ𝑥 = ϕ𝑥l

(︂
1− 𝑥

𝑙𝑒𝑙

)︂
+ϕ𝑥r

𝑥

𝑙𝑒𝑙
; (А.6)

𝑢𝑦 =
4∑︁

𝑖=1

[︂
𝑞𝑖 �𝑖 𝑦 (𝑥)−

𝐸𝐼𝑧
𝐺𝐴*

𝑦

�′′𝑖 𝑦 (𝑥)
]︂
; ϕ𝑧 =

4∑︁
𝑖=1

[︂
𝑞𝑖 �′𝑖 𝑦 (𝑥)−

𝐸𝐼𝑧
𝐺𝐴*

𝑦

�′′′𝑖 𝑦 (𝑥)
]︂
;

(А.7)

𝑢𝑧 =
4∑︁

𝑖=1

[︂
𝑞𝑖 �𝑖 𝑧 (𝑥)−

𝐸𝐼𝑦
𝐺𝐴*

𝑧

�′′𝑖 𝑧 (𝑥)
]︂
; ϕ𝑦 =

4∑︁
𝑖=1

[︂
𝑞𝑖 �′𝑖 𝑧 (𝑥)−

𝐸𝐼𝑦
𝐺𝐴*

𝑧

�′′′𝑖 𝑧 (𝑥)
]︂
,

(А.8)

де 𝑙𝑒𝑙 — довжина СЕ, м. Функцiї Ермiта �𝑖 𝑦 (𝑥) та �𝑖 𝑧 (𝑥) мають вигляд [278]:

�1 𝑦 (𝑥) = 𝑠𝑦

(︂
1− 3

𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
+ 2

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
+ 6𝛽𝑦

)︂
; (А.9)

�2 𝑦 (𝑥) = 𝑠𝑦𝑙𝑒𝑙

(︂
𝑥

𝑠𝑦𝑙𝑒𝑙
− 2

𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
(1 + 3𝛽𝑦) +

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
− 4𝛽𝑦 (1 + 3𝛽𝑦)

)︂
; (А.10)

�3 𝑦 (𝑥) = 𝑠𝑦

(︂
3
𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
− 2

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
+ 6𝛽𝑦

)︂
; (А.11)

�4 𝑦 (𝑥) = 𝑠𝑦𝑙𝑒𝑙

(︂
𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
(6𝛽𝑦 − 1) +

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
− 12𝛽2

𝑦 − 2𝛽𝑦

)︂
; (А.12)
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�1 𝑧 (𝑥) = 𝑠𝑧

(︂
1− 3

𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
+ 2

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
+ 6𝛽𝑧

)︂
; (А.13)

�2 𝑧 (𝑥) = −𝑠𝑧𝑙𝑒𝑙

(︂
𝑥

𝑠𝑧𝑙𝑒𝑙
− 2

𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
(1 + 3𝛽𝑧) +

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
− 4𝛽𝑧 (1 + 3𝛽𝑧)

)︂
; (А.14)

�3 𝑧 (𝑥) = 𝑠𝑧

(︂
3
𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
− 2

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
+ 6𝛽𝑧

)︂
; (А.15)

�4 𝑧 (𝑥) = −𝑠𝑧𝑙𝑒𝑙

(︂
𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
(6𝛽𝑧 − 1) +

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
− 12𝛽2

𝑧 − 2𝛽𝑧

)︂
; (А.16)

𝛽𝑦 =
𝐸𝐼𝑧

𝐺𝐴*
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙

; 𝑠𝑦 =
1

1 + 12𝛽𝑦
; 𝛽𝑧 =

𝐸𝐼𝑦
𝐺𝐴*

𝑧𝑙
2
𝑒𝑙

; 𝑠𝑧 =
1

1 + 12𝛽𝑧
,

де 𝐸 — модуль пружностi при розтягуваннi-стисканнi, Па; ν — коефiцiєнт Пу-

ассона; 𝐺 — модуль пружностi при зсувi, Па; 𝑙𝑒𝑙 — довжина СЕ, м; 𝐴 — площа

перерiзу, м2; 𝐴*
𝑦 — площа перерiзу, що працює на зсув у площинi 𝑥𝑂𝑦, м2; 𝐴*

𝑧 —

площа перерiзу, що працює на зсув у площинi 𝑥𝑂𝑧, м2; 𝐼𝑦 — момент iнерцiї

перерiзу вiдносно вiсi 𝑦, м4; 𝐼𝑧 — момент iнерцiї перерiзу вiдносно вiсi 𝑧, м4;

𝐽𝑝 — полярний момент iнерцiї перерiзу, м4.

Додатково до (А.7) та (А.8), СЕ також має прогин вiд розподiленого наван-

таження (наприклад сила ваги або iнерцiйнi навантаження). Якщо скористатися

даними для статично невизначеної балки, що має жорсткi затиснення на кiнцях

[338, 339], то можна записати вирази для прогинiв СЕ у площинi 𝑥𝑂𝑧 вiд лiнiйно

розподiленого навантаження

𝑢𝑧 𝑞(𝑥) = 𝑞l

(︂
𝑙4𝑒𝑙

24𝐸𝐼𝑦

(︂
𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
− 2

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
+

𝑥4

𝑙4𝑒𝑙

)︂
+

𝑙2𝑒𝑙
2𝐺𝐴*

𝑧

(︂
𝑥

𝑙𝑒𝑙
− 𝑥2

𝑙2𝑒𝑙

)︂)︂
+

+ (𝑞r − 𝑞l)

(︂
𝑙4𝑒𝑙

120𝐸𝐼𝑦

(︂
2
𝑥2

𝑙2𝑒𝑙
− 3

𝑥3

𝑙3𝑒𝑙
+

𝑥5

𝑙5𝑒𝑙

)︂
+

𝑙2𝑒𝑙
6𝐺𝐴*

𝑧

(︂
𝑥

𝑙𝑒𝑙
− 𝑥3

𝑙3𝑒𝑙

)︂)︂
, (А.17)

та вирази для приведених сил та моментiв на кiнцях:

𝑝3 = 𝑙𝑒𝑙 (0,35𝑞l + 0,15𝑞r) ; 𝑝9 = 𝑙𝑒𝑙 (0,15𝑞l + 0,35𝑞r) ; (А.18)

𝑝5 = −𝑙2𝑒𝑙

(︁ 𝑞l

20
+

𝑞r

30

)︁
; 𝑝11 = 𝑙2𝑒𝑙

(︁ 𝑞l

30
+

𝑞r

20

)︁
, (А.19)

де 𝑞l та 𝑞r — значення розподiленого навантаження на кiнцях СЕ, Н/м.

Одним з основних етапiв застосування МСЕ є складання МЖ скiнченних еле-

ментiв [𝐾be] та розрахункової схеми (днищового перекриття, валопроводу, плiвки
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Рисунок А.2 — Поперечний перерiз СЕ для валопроводу

змащення) [𝐾]. Опускаючи докладнi математичнi перетворення, скористуємося

готовими виразами для МЖ [𝐾be] для стержневого СЕ з припущенням, що стер-

жень зазнає взаємно-незалежних деформацiй розтягування-стискання, кручення

та згину у двох взаємно-перпендикулярних площинах з урахуванням деформацiї

зсуву [340, 341], яка має вигляд (Б.1) i наведена у додатку Б.

Для поперечного перерiзу валопроводу (рис. А.2) геометричнi характеристи-

ки, що входять у матрицю (Б.1), визначаються за формулами:

𝐴 =
𝜋

4

(︀
𝑑2
𝑠ℎ − 𝑑2

𝑠ℎ 𝑖𝑛

)︀
; 𝐼𝑦 = 𝐼𝑧 =

𝜋

64

(︀
𝑑4
𝑠ℎ − 𝑑4

𝑠ℎ 𝑖𝑛

)︀
; 𝐽𝑝 =

𝜋

32

(︀
𝑑4
𝑠ℎ − 𝑑4

𝑠ℎ 𝑖𝑛

)︀
,

(А.20)

а площа перерiзу, що працює на зсув [342]:

𝐴*
𝑦 = 𝐴*

𝑧 =
[︀
6(𝑑2

𝑠ℎ 𝑖𝑛 + 𝑑2
𝑠ℎ)

2(1 + ν)2
]︀
/
[︀
7𝑑4

𝑠ℎ 𝑖𝑛 + 34𝑑2
𝑠ℎ 𝑖𝑛𝑑

2
𝑠ℎ + 7𝑑4

𝑠ℎ+

+ν(12𝑑4
𝑠ℎ 𝑖𝑛 + 48𝑑2

𝑠ℎ 𝑖𝑛𝑑
2
𝑠ℎ + 12𝑑4

𝑠ℎ) + ν
2(4𝑑4

𝑠ℎ 𝑖𝑛 + 16𝑑2
𝑠ℎ 𝑖𝑛𝑑

2
𝑠ℎ + 4𝑑4

𝑠ℎ)
]︀
. (А.21)

Максимальнi згинальнi напруження σmax у перерiзi 𝑥 СЕ валопроводу можуть

бути розрахованi за формулою

σmax =
0,5𝑑𝑠ℎ
𝐼𝑦

√︁
(𝑀𝑦l + 𝑥𝑃𝑧l + 𝑥𝑞𝑄𝑥)

2 + (𝑀𝑧l − 𝑥𝑃𝑦l)
2,Па, (А.22)

де 𝑄𝑥 = (𝑞l + 𝑞𝑥)/2 — рiвнодiюча частини розподiленого навантаження злiва вiд

перерiзу 𝑥, Н; 𝑞𝑥 = 𝑞l(1− 𝑥/𝑙𝑒𝑙 ) + 𝑞r𝑥/𝑙𝑒𝑙 — розподiлене навантаження у перерiзi

𝑥, Н/м; 𝑥𝑞 = 𝑥(𝑞l + 2𝑞𝑥)/[3(𝑞l + 𝑞𝑥)] — вiдстань рiвнодiючої вiд перерiзу 𝑥, м.

Матриця (Б.1) отримана для мiсцевої системи координат СЕ. Для переведен-

ня МЖ у загальну систему координат валопроводу або судна необхiдно виконати

трансформацiю цiєї матрицi за наступною формулою [278]:

[𝐾el] = [𝑇 ]−1 [𝐾el 0] [𝑇 ] , (А.23)
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де [𝑇 ] — ортогональна матриця орiєнтацiї мiсцевої системи координат вiдносно

загальної; [𝐾el 0] — МЖ СЕ у власнiй системi координат. Через те, що матриця [𝑇 ]

у загальному виглядi має громiздкий вигляд, в дисертацiї використовується на-

ступний пiдхiд. Матриця перетворення координат представляється у наступному

виглядi

[𝑇 ] =

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
[𝑇c] [𝐸0] [𝐸0] [𝐸0]

[𝐸0] [𝑇c] [𝐸0] [𝐸0]

[𝐸0] [𝐸0] [𝑇c] [𝐸0]

[𝐸0] [𝐸0] [𝐸0] [𝑇c]

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ ,

де [𝑇c] — квадратна матриця напрямних косинусiв розмiрностi 3;

[𝐸0] — квадратна нульова матриця розмiрностi 3.

Матриця [𝑇c] визначає поворот координатних осей. У разi збiгу локальної та

загальної системи координат матриця напрямних косинусiв прийме вигляд

[𝑇c 0] =

⎡⎢⎢⎣
1 0 0

0 1 0

0 0 1

⎤⎥⎥⎦ ,

а у разi обертання навколо вiсi 𝑥 на кут ᾱ, навколо вiсi 𝑦 на кут β̄ i навколо вiсi

𝑧 на кут γ̄ вiдповiдно має вигляд:

[𝑇c𝑥] =

⎡⎢⎢⎣
1 0 0

0 cos ᾱ − sin ᾱ

0 sin ᾱ cos ᾱ

⎤⎥⎥⎦ ; [𝑇c 𝑦] =

⎡⎢⎢⎣
cos β̄ 0 sin β̄

0 1 0

− sin β̄ 0 cos β̄

⎤⎥⎥⎦ ; [𝑇c 𝑧] =

⎡⎢⎢⎣
cos γ̄ − sin γ̄ 0

sin γ̄ cos γ̄ 0

0 0 1

⎤⎥⎥⎦ .

Операцiю (А.23) можна виконувати декiлька разiв послiдовно обертаючи СЕ

навколо осей загальної системи координат.
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ДОДАТОК Б. МАТРИЦI ЖОРСТКОСТI СТЕРЖНЕВОГО ЕЛЕМЕНТУ

НА ПРУЖНIЙ ОСНОВI

Матриця жорсткостi стержневого СЕ, який зазнає взаємно-незалежних де-

формацiй розтягування-стискання, кручення та згину у двох взаємно–перпенди-

кулярних площинах з урахуванням деформацiї зсуву [340, 341] (див. додаток

А):

[𝐾be] =

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

𝑢𝑥l 𝑢𝑦l 𝑢𝑧l ϕ𝑥l ϕ𝑦l ϕ𝑧l 𝑢𝑥r 𝑢𝑦r 𝑢𝑧r ϕ𝑥r ϕ𝑦r ϕ𝑧r

𝑢𝑥l 𝑏𝑥 0 0 0 0 0 −𝑏𝑥 0 0 0 0 0

𝑢𝑦l 0 𝑎𝑧 0 0 0 𝑐𝑧 0 −𝑎𝑧 0 0 0 𝑐𝑧

𝑢𝑧l 0 0 𝑎𝑦 0 −𝑐𝑦 0 0 0 −𝑎𝑦 0 −𝑐𝑦 0

ϕ𝑥l 0 0 0 𝑑𝑥 0 0 0 0 0 −𝑑𝑥 0 0

ϕ𝑦l 0 0 −𝑐𝑦 0 𝑒𝑦 0 0 0 𝑐𝑦 0 𝑓𝑦 0

ϕ𝑧l 0 𝑐𝑧 0 0 0 𝑒𝑧 0 −𝑐𝑧 0 0 0 𝑓𝑧

𝑢𝑥r −𝑏𝑥 0 0 0 0 0 𝑏𝑥 0 0 0 0 0

𝑢𝑦r 0 −𝑎𝑧 0 0 0 −𝑐𝑧 0 𝑎𝑧 0 0 0 −𝑐𝑧

𝑢𝑧r 0 0 −𝑎𝑦 0 𝑐𝑦 0 0 0 𝑎𝑦 0 𝑐𝑦 0

ϕ𝑥r 0 0 0 −𝑑𝑥 0 0 0 0 0 𝑑𝑥 0 0

ϕ𝑦r 0 0 −𝑐𝑦 0 𝑓𝑦 0 0 0 𝑐𝑦 0 𝑒𝑦 0

ϕ𝑧r 0 𝑐𝑧 0 0 0 𝑓𝑧 0 −𝑐𝑧 0 0 0 𝑒𝑧

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

; (Б.1)

𝑎𝑦 =
12𝐸𝐼𝑦

𝑙3𝑒𝑙 (1 + φ𝑦)
; 𝑎𝑧 =

12𝐸𝐼𝑧
𝑙3𝑒𝑙 (1 + φ𝑧)

; 𝑐𝑦 =
6𝐸𝐼𝑦

𝑙2𝑒𝑙 (1 + φ𝑦)
; 𝑐𝑧 =

6𝐸𝐼𝑧
𝑙2𝑒𝑙 (1 + φ𝑧)

;

𝑒𝑦 =
𝐸𝐼𝑦(4 + φ𝑦)

𝑙𝑒𝑙 (1 + φ𝑦)
; 𝑒𝑧 =

𝐸𝐼𝑧(4 + φ𝑧)

𝑙𝑒𝑙 (1 + φ𝑧)
; 𝑓𝑦 =

𝐸𝐼𝑦(2− φ𝑦)

𝑙𝑒𝑙 (1 + φ𝑦)
; 𝑓𝑧 =

𝐸𝐼𝑧(2− φ𝑧)

𝑙𝑒𝑙 (1 + φ𝑧)
;

𝑏𝑥 =
𝐴𝐸

𝑙𝑒𝑙
; 𝑑𝑥 =

𝐺𝐽𝑝
𝑙𝑒𝑙

; φ𝑦 =
12𝐸𝐼𝑦
𝐺𝐴*

𝑧𝑙
2
𝑒𝑙

; φ𝑧 =
12𝐸𝐼𝑧
𝐺𝐴*

𝑦𝑙
2
𝑒𝑙

,

де 𝐸 — модуль пружностi при розтягуваннi-стисканнi, Па;

ν — коефiцiєнт Пуассона;

𝐺 — модуль пружностi при зсувi, Па;

𝑙𝑒𝑙 — довжина CЕ, м;

𝐴 — площа перерiзу, м2;

𝐴*
𝑦 — площа перерiзу, що працює на зсув у площинi 𝑥𝑂𝑦, м2;

𝐴*
𝑧 — площа перерiзу, що працює на зсув у площинi 𝑥𝑂𝑧, м2;
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𝐼𝑦 — момент iнерцiї перерiзу вiдносно вiсi 𝑦, м4;

𝐼𝑧 — момент iнерцiї перерiзу вiдносно вiсi 𝑧, м4;

𝐽𝑝 — полярний момент iнерцiї перерiзу, м4.

Матрицi жорсткостi СЕ ПО при пласкому згинi без зсуву СЕ з постiйною,

лiнiйно-змiнною та параболiчною жорсткiстю вiдповiдно (див. пiдроздiл 2.1):

[𝐾efα] =
α𝑙𝑒𝑙
420

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
156 22𝑙𝑒𝑙 54 −13𝑙𝑒𝑙

22𝑙𝑒𝑙 4𝑙2𝑒𝑙 13𝑙𝑒𝑙 −3𝑙2𝑒𝑙

54 13𝑙𝑒𝑙 156 −22𝑙𝑒𝑙

−13𝑙𝑒𝑙 −3𝑙2𝑒𝑙 −22𝑙𝑒𝑙 4𝑙2𝑒𝑙

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ ; (Б.2)

[𝐾efβ] =
β𝑙𝑒𝑙
840

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
72 14𝑙𝑒𝑙 54 −12𝑙𝑒𝑙

14𝑙𝑒𝑙 3𝑙2𝑒𝑙 14𝑙𝑒𝑙 −3𝑙2𝑒𝑙

54 14𝑙𝑒𝑙 240 −30𝑙𝑒𝑙

−12𝑙𝑒𝑙 −3𝑙2𝑒𝑙 −30𝑙𝑒𝑙 5𝑙2𝑒𝑙

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ ; (Б.3)

[𝐾efγ] =
γ𝑙𝑒𝑙
630

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
140 25𝑙𝑒𝑙 70 −17𝑙𝑒𝑙

25𝑙𝑒𝑙 5𝑙2𝑒𝑙 17𝑙𝑒𝑙 −4𝑙2𝑒𝑙

70 17𝑙𝑒𝑙 140 −25𝑙𝑒𝑙

−17𝑙𝑒𝑙 −4𝑙2𝑒𝑙 −25𝑙𝑒𝑙 5𝑙2𝑒𝑙

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ , (Б.4)

та при згинi без зсуву у двох площинах:

[𝐾efα] =
α𝑙𝑒𝑙
420

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

𝑢𝑥l 𝑢𝑦l 𝑢𝑧l ϕ𝑥l ϕ𝑦l ϕ𝑧l 𝑢𝑥r 𝑢𝑦r 𝑢𝑧r ϕ𝑥r ϕ𝑦r ϕ𝑧r

𝑢𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦l 0 156 0 0 0 22𝑙𝑒𝑙 0 54 0 0 0 −13𝑙𝑒𝑙

𝑢𝑧l 0 0 156 0 −22𝑙𝑒𝑙 0 0 0 54 0 13𝑙𝑒𝑙 0

ϕ𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦l 0 0 −22𝑙𝑒𝑙 0 4𝑙2𝑒𝑙 0 0 0 −13𝑙𝑒𝑙 0 −3𝑙2𝑒𝑙 0

ϕ𝑧l 0 22𝑙𝑒𝑙 0 0 0 4𝑙2𝑒𝑙 0 13𝑙𝑒𝑙 0 0 0 −3𝑙2𝑒𝑙

𝑢𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦r 0 54 0 0 0 13𝑙𝑒𝑙 0 156 0 0 0 −22𝑙𝑒𝑙

𝑢𝑧r 0 0 54 0 −13𝑙𝑒𝑙 0 0 0 156 0 22𝑙𝑒𝑙 0

ϕ𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦r 0 0 13𝑙𝑒𝑙 0 −3𝑙2𝑒𝑙 0 0 0 22𝑙𝑒𝑙 0 4𝑙2𝑒𝑙 0

ϕ𝑧r 0 −13𝑙𝑒𝑙 0 0 0 −3𝑙2𝑒𝑙 0 −22𝑙𝑒𝑙 0 0 0 4𝑙2𝑒𝑙

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

; (Б.5)
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[𝐾efβ] =
β𝑙2𝑒𝑙
840

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

𝑢𝑥l 𝑢𝑦l 𝑢𝑧l ϕ𝑥l ϕ𝑦l ϕ𝑧l 𝑢𝑥r 𝑢𝑦r 𝑢𝑧r ϕ𝑥r ϕ𝑦r ϕ𝑧r

𝑢𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦l 0 72 0 0 0 14𝑙𝑒𝑙 0 54 0 0 0 −12𝑙𝑒𝑙

𝑢𝑧l 0 0 72 0 −14𝑙𝑒𝑙 0 0 0 54 0 12𝑙𝑒𝑙 0

ϕ𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦l 0 0 −14𝑙𝑒𝑙 0 3𝑙2𝑒𝑙 0 0 0 −14𝑙𝑒𝑙 0 −3𝑙2𝑒𝑙 0

ϕ𝑧l 0 14𝑙𝑒𝑙 0 0 0 3𝑙2𝑒𝑙 0 14𝑙𝑒𝑙 0 0 0 −3𝑙2𝑒𝑙

𝑢𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦r 0 54 0 0 0 14𝑙𝑒𝑙 0 240 0 0 0 −30𝑙𝑒𝑙

𝑢𝑧r 0 0 54 0 −14𝑙𝑒𝑙 0 0 0 240 0 30𝑙𝑒𝑙 0

ϕ𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦r 0 0 12𝑙𝑒𝑙 0 −3𝑙2𝑒𝑙 0 0 0 30𝑙𝑒𝑙 0 5𝑙2𝑒𝑙 0

ϕ𝑧r 0 −12𝑙𝑒𝑙 0 0 0 −3𝑙2𝑒𝑙 0 −30𝑙𝑒𝑙 0 0 0 5𝑙2𝑒𝑙

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

; (Б.6)

[𝐾efγ] =
γ𝑙𝑒𝑙
630

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

𝑢𝑥l 𝑢𝑦l 𝑢𝑧l ϕ𝑥l ϕ𝑦l ϕ𝑧l 𝑢𝑥r 𝑢𝑦r 𝑢𝑧r ϕ𝑥r ϕ𝑦r ϕ𝑧r

𝑢𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦l 0 140 0 0 0 25𝑙𝑒𝑙 0 70 0 0 0 −17𝑙𝑒𝑙

𝑢𝑧l 0 0 140 0 −25𝑙𝑒𝑙 0 0 0 70 0 17𝑙𝑒𝑙 0

ϕ𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦l 0 0 −25𝑙𝑒𝑙 0 5𝑙2𝑒𝑙 0 0 0 −17𝑙𝑒𝑙 0 −70 0

ϕ𝑧l 0 25𝑙𝑒𝑙 0 0 0 5𝑙2𝑒𝑙 0 17𝑙𝑒𝑙 0 0 0 −70

𝑢𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦r 0 70 0 0 0 17𝑙𝑒𝑙 0 140 0 0 0 −25𝑙𝑒𝑙

𝑢𝑧r 0 0 70 0 −17𝑙𝑒𝑙 0 0 0 140 0 25𝑙𝑒𝑙 0

ϕ𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦r 0 0 17𝑙𝑒𝑙 0 −70 0 0 0 25𝑙𝑒𝑙 0 5𝑙2𝑒𝑙 0

ϕ𝑧r 0 −17𝑙𝑒𝑙 0 0 0 −70 0 −25𝑙𝑒𝑙 0 0 0 5𝑙2𝑒𝑙

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

. (Б.7)

Матрицi жорсткостi СЕ ПО при пласкому згинi з урахуванням зсуву СЕ з

постiйною, лiнiйно-змiнною та параболiчною жорсткiстю вiдповiдно (див. пiд-

роздiл 2.1):

[𝐾efα] =
α𝑙𝑒𝑙
420

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
𝐴1,1 𝑦 𝐴1,2 𝑦 𝐴1,3 𝑦 𝐴1,4 𝑦

𝐴2,4 𝑦 𝐴2,2 𝑦 𝐴2,3 𝑦 𝐴2,4 𝑦

𝐴3,4 𝑦 𝐴2,3 𝑦 𝐴3,3 𝑦 𝐴3,4 𝑦

𝐴4,4 𝑦 𝐴2,3 𝑦 𝐴4,3 𝑦 𝐴4,4 𝑦

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ ; (Б.8)
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[𝐾efβ] =
β𝑙𝑒𝑙
840

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
𝐵1,1 𝑦 𝐵1,2 𝑦 𝐵1,3 𝑦 𝐵1,4 𝑦

𝐵2,4 𝑦 𝐵2,2 𝑦 𝐵2,3 𝑦 𝐵2,4 𝑦

𝐵3,4 𝑦 𝐵2,3 𝑦 𝐵3,3 𝑦 𝐵3,4 𝑦

𝐵4,4 𝑦 𝐵2,3 𝑦 𝐵4,3 𝑦 𝐵4,4 𝑦

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ ; (Б.9)

[𝐾efγ] =
γ𝑙𝑒𝑙
630

⎡⎢⎢⎢⎢⎣
𝐶1,1 𝑦 𝐶1,2 𝑦 𝐶1,3 𝑦 𝐶1,4 𝑦

𝐶2,4 𝑦 𝐶2,2 𝑦 𝐶2,3 𝑦 𝐶2,4 𝑦

𝐶3,4 𝑦 𝐶2,3 𝑦 𝐶3,3 𝑦 𝐶3,4 𝑦

𝐶4,4 𝑦 𝐶2,3 𝑦 𝐶4,3 𝑦 𝐶4,4 𝑦

⎤⎥⎥⎥⎥⎦ , (Б.10)

та при згинi з урахуванням зсуву у двох площинах::

[𝐾efα] =
α𝑙𝑒𝑙
420

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

𝑢𝑥l 𝑢𝑦l 𝑢𝑧l ϕ𝑥l ϕ𝑦l ϕ𝑧l 𝑢𝑥r 𝑢𝑦r 𝑢𝑧r ϕ𝑥r ϕ𝑦r ϕ𝑧r

𝑢𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦l 0 𝐴1,1 𝑦 0 0 0 𝐴1,2 𝑦 0 𝐴1,3 𝑦 0 0 0 𝐴1,4 𝑦

𝑢𝑧l 0 0 𝐴1,1 𝑧 0 𝐴1,2 𝑧 0 0 0 𝐴1,3 𝑧 0 𝐴1,4 𝑧 0

ϕ𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦l 0 0 𝐴1,2 𝑧 0 𝐴2,2 𝑧 0 0 0 𝐴2,3 𝑧 0 𝐴2,4 𝑧 0

ϕ𝑧l 0 𝐴1,2 𝑦 0 0 0 𝐴2,2 𝑦 0 𝐴2,3 𝑦 0 0 0 𝐴2,4 𝑦

𝑢𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦r 0 𝐴1,3 𝑦 0 0 0 𝐴2,3 𝑦 0 𝐴3,3 𝑦 0 0 0 𝐴3,4 𝑦

𝑢𝑧r 0 0 𝐴1,3 𝑧 0 𝐴2,3 𝑧 0 0 0 𝐴3,3 𝑧 0 𝐴3,4 𝑧 0

ϕ𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦r 0 0 𝐴1,4 𝑧 0 𝐴2,4 𝑧 0 0 0 𝐴3,4 𝑧 0 𝐴4,4 𝑧 0

ϕ𝑧r 0 𝐴1,4 𝑦 0 0 0 𝐴2,4 𝑦 0 𝐴3,4 𝑦 0 0 0 𝐴4,4 𝑦

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

; (Б.11)

𝐴1,1 𝑦 = 𝑠2
𝑦(156 + 3528𝑏𝑦 + 20160𝑏2

𝑦); 𝐴1,1 𝑧 = 𝑠2
𝑧(156 + 3528𝑏𝑧 + 20160𝑏2

𝑧);

𝐴1,2 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (22 + 462𝑏𝑦 + 2520𝑏2

𝑦); 𝐴1,2 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (22 + 462𝑏𝑧 + 2520𝑏2

𝑧);

𝐴1,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦(54 + 1512𝑏𝑦 + 10080𝑏2

𝑦); 𝐴1,3 𝑧 = 𝑠2
𝑧(54 + 1512𝑏𝑧 + 10080𝑏2

𝑧);

𝐴1,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (13 + 378𝑏𝑦 + 2520𝑏2

𝑦); 𝐴1,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (13 + 378𝑏𝑧 + 2520𝑏2

𝑧);

𝐴2,2 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (4 + 84𝑏𝑦 + 504𝑏2

𝑦); 𝐴2,2 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (4 + 84𝑏𝑧 + 504𝑏2

𝑧);

𝐴2,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (13 + 378𝑏𝑦 + 2520𝑏2

𝑦); 𝐴2,3 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (13 + 378𝑏𝑧 + 2520𝑏2

𝑧);

𝐴2,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (3 + 84𝑏𝑦 + 504𝑏2

𝑦); 𝐴2,4 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (3 + 84𝑏𝑧 + 504𝑏2

𝑧);

𝐴3,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦(156 + 3528𝑏𝑦 + 20160𝑏2

𝑦); 𝐴3,3 𝑧 = 𝑠2
𝑧(156 + 3528𝑏𝑧 + 20160𝑏2

𝑧);

𝐴3,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (22 + 462𝑏𝑦 + 2520𝑏2

𝑦); 𝐴3,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (22 + 462𝑏𝑧 + 2520𝑏2

𝑧);

𝐴4,4 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (4 + 84𝑏𝑦 + 504𝑏2

𝑦); 𝐴4,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (4 + 84𝑏𝑧 + 504𝑏2

𝑧);
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[𝐾efβ] =
β𝑙2𝑒𝑙
840

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

𝑢𝑥l 𝑢𝑦l 𝑢𝑧l ϕ𝑥l ϕ𝑦l ϕ𝑧l 𝑢𝑥r 𝑢𝑦r 𝑢𝑧r ϕ𝑥r ϕ𝑦r ϕ𝑧r

𝑢𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦l 0 𝐵1,1 𝑦 0 0 0 𝐵1,2 𝑦 0 𝐵1,3 𝑦 0 0 0 𝐵1,4 𝑦

𝑢𝑧l 0 0 𝐵1,1 𝑧 0 𝐵1,2 𝑧 0 0 0 𝐵1,3 𝑧 0 𝐵1,4 𝑧 0

ϕ𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦l 0 0 𝐵1,2 𝑧 0 𝐵2,2 𝑧 0 0 0 𝐵2,3 𝑧 0 𝐵2,4 𝑧 0

ϕ𝑧l 0 𝐵1,2 𝑦 0 0 0 𝐵2,2 𝑦 0 𝐵2,3 𝑦 0 0 0 𝐵2,4 𝑦

𝑢𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦r 0 𝐵1,3 𝑦 0 0 0 𝐵2,3 𝑦 0 𝐵3,3 𝑦 0 0 0 𝐵3,4 𝑦

𝑢𝑧r 0 0 𝐵1,3 𝑧 0 𝐵2,3 𝑧 0 0 0 𝐵3,3 𝑧 0 𝐵3,4 𝑧 0

ϕ𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦r 0 0 𝐵1,4 𝑧 0 𝐵2,4 𝑧 0 0 0 𝐵3,4 𝑧 0 𝐵4,4 𝑧 0

ϕ𝑧r 0 𝐵1,4 𝑦 0 0 0 𝐵2,4 𝑦 0 𝐵3,4 𝑦 0 0 0 𝐵4,4 𝑦

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

; (Б.12)

𝐵1,1 𝑦 = 𝑠2
𝑦(72 + 1680𝑏𝑦 + 10080𝑏2

𝑦); 𝐵1,1 𝑧 = 𝑠2
𝑧(72 + 1680𝑏𝑧 + 10080𝑏2

𝑧);

𝐵1,2 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (14 + 324𝑏𝑦 + 2016𝑏2

𝑦); 𝐵1,2 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (14 + 324𝑏𝑧 + 2016𝑏2

𝑧);

𝐵1,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦(54 + 1512𝑏𝑦 + 10080𝑏2

𝑦); 𝐵1,3 𝑧 = 𝑠2
𝑧(54 + 1512𝑏𝑧 + 10080𝑏2

𝑧);

𝐵1,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (12 + 324𝑏𝑦 + 2016𝑏2

𝑦); 𝐵1,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (12 + 324𝑏𝑧 + 2016𝑏2

𝑧);

𝐵2,2 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (3 + 72𝑏𝑦 + 504𝑏2

𝑦); 𝐵2,2 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (3 + 72𝑏𝑧 + 504𝑏2

𝑧);

𝐵2,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (14 + 432𝑏𝑦 + 3024𝑏2

𝑦); 𝐵2,3 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (14 + 432𝑏𝑧 + 3024𝑏2

𝑧);

𝐵2,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (3 + 84𝑏𝑦 + 504𝑏2

𝑦); 𝐵2,4 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (3 + 84𝑏𝑧 + 504𝑏2

𝑧);

𝐵3,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦(240 + 5376𝑏𝑦 + 30240𝑏2

𝑦); 𝐵3,3 𝑧 = 𝑠2
𝑧(240 + 5376𝑏𝑧 + 30240𝑏2

𝑧);

𝐵3,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (30 + 600𝑏𝑦 + 3024𝑏2

𝑦); 𝐵3,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (30 + 600𝑏𝑧 + 3024𝑏2

𝑧);

𝐵4,4 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (5 + 96𝑏𝑦 + 504𝑏2

𝑦); 𝐵4,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (5 + 96𝑏𝑧 + 504𝑏2

𝑧);

214



[𝐾efγ] =
γ𝑙𝑒𝑙
630

⎡⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎢⎣

𝑢𝑥l 𝑢𝑦l 𝑢𝑧l ϕ𝑥l ϕ𝑦l ϕ𝑧l 𝑢𝑥r 𝑢𝑦r 𝑢𝑧r ϕ𝑥r ϕ𝑦r ϕ𝑧r

𝑢𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦l 0 𝐶1,1 𝑦 0 0 0 𝐶1,2 𝑦 0 𝐶1,3 𝑦 0 0 0 𝐶1,4 𝑦

𝑢𝑧l 0 0 𝐶1,1 𝑧 0 𝐶1,2 𝑧 0 0 0 𝐶1,3 𝑧 0 𝐶1,4 𝑧 0

ϕ𝑥l 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦l 0 0 𝐶1,2 𝑧 0 𝐶2,2 𝑧 0 0 0 𝐶2,3 𝑧 0 𝐶2,4 𝑧 0

ϕ𝑧l 0 𝐶1,2 𝑦 0 0 0 𝐶2,2 𝑦 0 𝐶2,3 𝑦 0 0 0 𝐶2,4 𝑦

𝑢𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

𝑢𝑦r 0 𝐶1,3 𝑦 0 0 0 𝐶2,3 𝑦 0 𝐶3,3 𝑦 0 0 0 𝐶3,4 𝑦

𝑢𝑧r 0 0 𝐶1,3 𝑧 0 𝐶2,3 𝑧 0 0 0 𝐶3,3 𝑧 0 𝐶3,4 𝑧 0

ϕ𝑥r 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

ϕ𝑦r 0 0 𝐶1,4 𝑧 0 𝐶2,4 𝑧 0 0 0 𝐶3,4 𝑧 0 𝐶4,4 𝑧 0

ϕ𝑧r 0 𝐶1,4 𝑦 0 0 0 𝐶2,4 𝑦 0 𝐶3,4 𝑦 0 0 0 𝐶4,4 𝑦

⎤⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎥⎦

, (Б.13)

𝐶1,1 𝑦 = 𝑠2
𝑦(140 + 3168𝑏𝑦 + 18144𝑏2

𝑦); 𝐶1,1 𝑧 = 𝑠2
𝑧(140 + 3168𝑏𝑧 + 18144𝑏2

𝑧);

𝐶1,2 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (25 + 540𝑏𝑦 + 3024𝑏2

𝑦); 𝐶1,2 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (25 + 540𝑏𝑧 + 3024𝑏2

𝑧);

𝐶1,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦(70 + 1872𝑏𝑦 + 12096𝑏2

𝑦); 𝐶1,3 𝑧 = 𝑠2
𝑧(70 + 1872𝑏𝑧 + 12096𝑏2

𝑧);

𝐶1,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (17 + 468𝑏𝑦 + 3024𝑏2

𝑦); 𝐶1,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (17 + 468𝑏𝑧 + 3024𝑏2

𝑧);

𝐶2,2 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (5 + 108𝑏𝑦 + 648𝑏2

𝑦); 𝐶2,2 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (5 + 108𝑏𝑧 + 648𝑏2

𝑧);

𝐶2,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (17 + 468𝑏𝑦 + 3024𝑏2

𝑦); 𝐶2,3 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (17 + 468𝑏𝑧 + 3024𝑏2

𝑧);

𝐶2,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (4 + 108𝑏𝑦 + 648𝑏2

𝑦); 𝐶2,4 𝑧 = −𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (4 + 108𝑏𝑧 + 648𝑏2

𝑧);

𝐶3,3 𝑦 = 𝑠2
𝑦(140 + 3168𝑏𝑦 + 18144𝑏2

𝑦); 𝐶3,3 𝑧 = 𝑠2
𝑧(140 + 3168𝑏𝑧 + 18144𝑏2

𝑧);

𝐶3,4 𝑦 = −𝑠2
𝑦𝑙𝑒𝑙 (25 + 540𝑏𝑦 + 3024𝑏2

𝑦); 𝐶3,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙𝑒𝑙 (25 + 540𝑏𝑧 + 3024𝑏2

𝑧);

𝐶4,4 𝑦 = 𝑠2
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙 (5 + 108𝑏𝑦 + 648𝑏2

𝑦); 𝐶4,4 𝑧 = 𝑠2
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙 (5 + 108𝑏𝑧 + 648𝑏2

𝑧);

𝑏𝑦 =
𝐸𝐼𝑧

𝐺𝐴*
𝑦𝑙

2
𝑒𝑙

; 𝑏𝑧 =
𝐸𝐼𝑦

𝐺𝐴*
𝑧𝑙

2
𝑒𝑙

; 𝑠𝑦 =
1

1 + 𝑏𝑦
; 𝑠𝑧 =

1

1 + 𝑏𝑧
.
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ДОДАТОК В. ЗАСТОСУВАННЯ МЕТОДIВ ОПТИМIЗАЦIЇ ДО

РОЗВ’ЯЗАННЯ НЕЛIНIЙНИХ РIВНЯНЬ

Оптимiзацiєю називають пошук екстремуму деякої функцiї при заданих обме-

женнях. Методи оптимiзацiї знайшли своє застосування у багатьох областях

науки i технiки, де дозволяють знайти найбiльш надiйнi, технологiчнi, еконо-

мiчнi та прибутковi технiчнi рiшення. Але в той же час, математичний апарат

оптимiзацiї дозволяє розв’язувати i чисто математичнi задачi, такi як мiнiмiза-

цiя нев’язки рiвнянь [343]. Саме таку задачу було розв’язано у пiдроздiлi 3.3,

де розв’язувалися рiвняння рiвноваги валопроводу з урахуванням змащення у

пiдшипниках аналогiчно з [83].

У загальному випадку оптимiзацiя передбачає пiдбiр таких елементiв векто-

ра невiдомих 𝑋 = {𝑥1 𝑥2 . . . 𝑥𝑖 . . . 𝑥𝑛}, що належать до допустимої областi

значень вiдповiдно до заданих обмежень та забезпечують екстремум заданої цi-

льової функцiї 𝐹 (𝑋). Оптимiзацiю застосовують у задачах, у яких неможливо

або складно аналiтично продиференцiювати цiльову функцiю 𝐹 (𝑋) та (або) гра-

ницi допустимої областi мають складну форму.

Для пошуку розв’язку рiвняння методом оптимiзацiї необхiдно як цiльовову

функцiю 𝐹 (𝑋) прийняти модуль рiзницi лiвої та правої частини рiвняння та

шукати її мiнiмум. Значення, при яких така цiльова функцiя буде дорiвнювати

нулю (або величинi, меншiй за задану точнiсть), будуть розв’язком рiвняння.

Якщо мiнiмум функцiї не дорiвнює близькiй до нуля величинi, це означатиме,

що у рiвняння немає розв’язкiв.

Iснує багато методiв оптимiзацiї, кожен iз яких має свої обмеження, недолiки

та переваги. Добре вiдомо, що на даний момент не iснує унiверсального методу

оптимiзацiї, який дозволяв би вирiшувати будь-якi задачi за найбiльш короткий

час. Саме тому для кожної задачi доцiльно пiдбирати найбiльш прийнятний ме-

тод оптимiзацiї iндивiдуально. Для розв’язання задачi у пiдроздiлi 3.3 було ви-

пробувано низку рiзних методiв оптимiзацiї (такi як метод внутрiшньої точки,

метод довiрчої областi, послiдовне квадратичне програмування, метод активно-

го набору, метод Нелдера-—Мiда або метод симплексного спуску, метод Гука–

Дживса або метод пошуку за зразком, генетичний алгоритм, алгоритм iмiтацiї

вiдпалу, метод рою часток). Шляхом тестування методiв на типових розрахун-

кових схемах валопроводу було визначено, що найбiльш ефективними с точки
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зору надiйностi пошуку глобального мiнiмуму та швидкостi розрахунку вияви-

лося використання комбiнацiї з двох методiв оптимiзацiї: методу рою часток та

методу внутрiшньої точки. Такий пiдхiд з використанням комбiнацiї двох мето-

дiв оптимiзацiї для пошуку глобального i локального мiнiмуму не є новим, i був

застосований, наприклад, у [344].

Метод рою часток [345–347] є ефективним для пошуку зони глобального мi-

нiмуму, цiльової функцiї, але в той же час, застосування цього методу для пошу-

ку остаточного результату виявляється занадто повiльним. Метод внутрiшньої

точки [348–351] навпаки, шукає мiнiмум цiльової функцiї успiшно i швидко, але

тiльки якщо початкова точка оптимiзацiї близька до точки точного розв’язку. За-

стосування ж лише методу внутрiшньої точки для пошуку рiвноваги вала може

не привести до остаточного розв’язку у районi локального, а не глобального

мiнiмуму якщо розглядається декiлька пiдшипникiв, що є невiрним розв’язком.

Таким чином, послiдовне застосування цих двох методiв виявилося найбiльш

ефективним для розв’язання задачi, що розглядається.

Важливо, що перевага використання методу рою часток на першому етапi

зростає з ростом кiлькостi пiдшипникiв, у яких розглядається змащення i немає

необхiдностi використовувати його у випадку, коли розглядається змащення ли-

ше у одному пiдшипнику у розрахунковiй схемi валопроводу, наприклад тiльки

дейдвудному пiдшипнику. Також слiд зазначити, що коли необхiдно провести

низку подiбних обчислень, наприклад, змащення пiд час хитавицi, то розв’язок з

попереднього розрахункового моменту часу можна використовувати як початко-

ву точку для наступного без попереднього використання методу рою частинок,

що значно прискорює обчислення.

Метод рою часток вперше був запропонований у [345] в 1995 роцi, але з

тих часiв через ефективнiсть цей метод досяг значного розвитку та має багато

модифiкацiй [347]. Основою для методу рою часток став принцип у природi,

який дозволяє зграям птиць, косякам риб, колонiям мурах та роям бджiл дiя-

ти не як окремi особi, а як одна система. Цей метод вiдносять до класу методiв

глобальної оптимiзацiї, основною перевагою якого є ефективний пошук глобаль-

ного екстремуму цiльової функцiї навiть у випадку коли ця функцiя може мати

значну кiлькiсть змiнних та чисельнi локальнi екстремуми.

Процес розрахунку за методом рою часток складається з дискретного руху 𝑚
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часток у 𝑛–мiрному просторi, де 𝑛 — це кiлькiсть змiнних в оптимiзацiї. Вектор

початкових координат кожної 𝑗–ї частки 𝑋𝑗(0), де 𝑗 = 1 . . .𝑚, визначається ви-

падково в областi допустимих значень. Положення часток змiнюється iтеративно

i на кожнiй наступнiй 𝑡+1–iй iтерацiї визначається за формулою [347]

𝑋𝑗(𝑡+1) = 𝑋𝑗(𝑡) + 𝑉𝑗(𝑡+1), (В.1)

де 𝑉𝑗(𝑡+1) — 𝑛–мiрний вектор швидкостi 𝑗–ї частки на 𝑡+1–iй iтерацiї.

Швидкiсть, у свою чергу, визначається в залежностi вiд трьох факторiв: iнер-

цiйнiсть частки; попереднiх координат цiєї частки, що вiдповiдали найменшо-

му значенню цiльової функцiї; попереднiх координат «сусiдiв» цiєї частки, що

вiдповiдали найменшому значенню цiльової функцiї. Таким чином, швидкiсть

визначається за формулою [347]

𝑉𝑗(𝑡+ 1) = 𝑤𝑗𝑉𝑗(𝑡) +ψ𝑠,𝑗𝑟𝑠,𝑗(𝑋𝑠,𝑗 −𝑋𝑗(𝑡)) +ψ𝑝,𝑗𝑟𝑝,𝑗(𝑋𝑝,𝑗 −𝑋𝑗(𝑡)), (В.2)

де 𝑋𝑠,𝑗 — координати «найкращої» точки, що вiдвiдували «сусiди» частки; 𝑋𝑝,𝑗 —

координати «найкращої» точки, що вiдвiдувала сама частка; 𝑟𝑠,𝑗 та 𝑟𝑝,𝑗 — випад-

ковi величини у межах вiд 0 до 1; 𝑤𝑗 — iнерцiйнiсть частки, що вибирається

випадково на початку розрахунку у заданих межах; ψ𝑠,𝑗 та ψ𝑝,𝑗 — коефiцiєнти

прискорення, що контролюють пропорцiю мiж впливом соцiальних зв’язкiв та

пам’яттю самої частки вiдповiдно.

На рис.В.1 зображено декiлька iтерацiй iз застосуванням методу рою часток

до розв’язання задачi пошуку рiвноваги валопроводу з урахуванням змащення,

що буде описано у пiдроздiлi 3.3. Для бiльшої наочностi розглядалося змаще-

ння лише у одному пiдшипнику, що вiдповiдає двом змiнним оптимiзацiї (без-

розмiрним полярним координатам вала у межах зазору пiдшипника) i дозволяє

проiлюструвати процес розрахунку, хоча у повнiй мiрi i не демонструє поту-

жнiсть методу з точки зору пошуку глобального мiнiмуму. Перед оптимiзацiєю

на заданiй сiтцi у межах допустимої областi були нарахованi значення цiльової

функцiї для аналiзу розв’язку. Iзолiнiями зображена цiльова функцiя (червоним

кольором великi значення, синiм — малi), рожевi точки i сiрi лiнiї вiдповiдають

положенню часток на данiй iтерацiї та попереднiй траєкторiї часток, а червона

точка i чорна лiнiя — «найлiпшому» положенню серед усього рою та траєкторiї

цього положення.
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(а) 𝑡 = 0 (б) 𝑡 = 1 (в) 𝑡 = 5

(г) 𝑡 = 10 (д) 𝑡 = 20 (е) 𝑡 = 40

Рисунок В.1 — Оптимiзацiя методом рою часток

(а) 𝑡 = 1 (б) 𝑡 = 5 (в) 𝑡 = 10

(г) 𝑡 = 20 (д) 𝑡 = 40 (е) 𝑡 = 60

Рисунок В.2 — Оптимiзацiя методом внутрiшньої точки
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Аналiзуючi рис. В.1а–В.1е можна зробити наступнi зауваження:

- на нульовiй iтерацiї усi частки мають випадкове положення по всiй допусти-

мiй областi;

- до 5–ої iтерацiї частки рухаються вiдносно хаотично, хоча одна з часток вже

має положення близьке, до мiнiмуму цiльової функцiї;

- вiд 10–ої до 40–ої iтерацiї усi частки наближаються до «найкращого» поло-

ження рою;

- на 20–iй iтерацiї одна з часток вже знайшла положення глобального мiнiму-

му i аж до 40–ої iтерацiї воно майже не змiнилося;

- загальна кiлькiсть викликiв цiльової функцiї дорiвнює 𝑡 ·𝑚.

Шляхом систематичних варiацiй параметрiв методу рою часток були знайде-

нi їх значення, якi забезпечують успiшний пошук глобального мiнiмуму цiльової

функцiї з великою долею ймовiрностi. Цi параметри наступнi: 𝑚 = 20 — кiль-

кiсть часток; 𝑡max = 20 — кiлькiсть iтерацiй; 𝑤 = 0,2 . . . 0,7 — дiапазон iнерцiйно-

стi часток; ψ𝑠,𝑗 = 0,5 — коефiцiєнт соцiальних зв’язкiв; ψ𝑝,𝑗 = 0,3 — коефiцiєнт

власної пам’ятi частки;

Метод внутрiшньої точки дозволяє вирiшувати оптимiзацiйнi задачi з нелi-

нiйними цiльовими функцiями i обмеженнями. В основi методу лежить замiна

задачi обумовленої оптимiзацiї на декiлька послiдовних задач з необумовленою

оптимiзацiєю за допомогою бар’єрної функцiї. На вiдмiну вiд методу рою часток,

цей метод не гарантує пошук глобального екстремуму, а шукає лише найближ-

чий до початкової точки локальний екстремум.

Першим етапом розв’язання задачi методом внутрiшньої точки є приведення

її до наступного вигляду [348]

min
𝑋

𝐹 (𝑋) (В.3)

subject to 𝑔(𝑋) ≥ 0. (В.4)

Далi, для позбавлення вiд умов типу нерiвностi вводиться вектор додатко-

вих змiнних 𝑆 (slack variables), розмiрнiсть якого дорiвнює кiлькостi обмежень

типу нерiвностi 𝑚. Разом з тим також модифiкується i цiльова функцiя, а саме

до вихiдної цiльової функцiї додається так звана бар’єрна функцiя, що замiняє
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обмеження типу нерiвностi [348]

min
𝑋,𝑆

𝐹 (𝑋)− µ̄
𝑚∑︁
𝑖=1

ln𝑆𝑖 (В.5)

subject to 𝑔(𝑋)− 𝑆 = 0 (В.6)

𝑆 ≥ 0, (В.7)

де µ̄ > 0 — параметр бар’єра, що на початку оптимiзацiї має великi значення i з її

ходом наближається до нуля, тим самим поступово зменшуючи вплив бар’єрної

функцiї всерединi допустимої областi. Далi розв’язується задача квадратично-

го програмування з перевiркою умови оптимальностi за Лагранжем, детальний

опис яких наведено у [348–351].

Аналогiчно, була розв’язана задача розрахунку компонентiв НДС при згинан-

нi валопроводу з урахуванням змащення у дейдвудному пiдшипнику (див. пiд-

роздiл 3.3), але методом внутрiшньої точки. Декiлька крокiв розв’язання даної

задачi проiлюстровано на рис. В.2, усi умовнi позначення на якому аналогiчнi

до тих, що прийнятi на рис. В.1.

Проаналiзувавши рис. В.2а–В.2е можна зробити декiлька зауважень щодо

особливостей розрахунку за цим методом задачi, що розглядається:

- початкову точку оптимiзацiї слiд обирати у серединi пiдшипника у випадках,

коли до виконання розрахунку немає нiякої iнформацiї про положення вала;

- загалом, розв’язок поступово рухається у напрямку мiнiмуму, але по де-

кiлька iтерацiї може залишатися в однiй областi без значного пересування у

напрямку мiнiмуму;

- кiлькiсть викликiв цiльової функцiї залежить вiд кiлькостi змiнних оптимi-

зацiї та форми цiльової функцiї, тому не може бути точно оцiнена до вико-

нання розрахунку.
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ДОДАТОК Г. ВИЗНАЧЕННЯ КОЕФIЦIЄНТIВ ЖОРСТКОСТI ПРУЖНОЇ

ОСНОВИ У ПЕРЕРIЗАХ ПIДШИПНИКIВ

Оскiльки товщина шару вкладиша набагато менша за його довжину, то можна

скористатися припущенням про незалежнiсть НДС сусiднiх поперечних перерi-

зiв вкладишу. Iснує декiлька пiдходiв до визначення коефiцiєнту жорсткостi ПО

у перерiзi. Найбiльш точним є експериментальний метод, але в той же час вiн є

i найбiльш затратним з точки зору часу та коштiв. Також можна визначити ко-

ефiцiєнт жорсткостi шляхом розв’язання плоскої задачi за допомогою МСЕ, що

буде точнiше нiж бiльшiсть спрощених аналiтичних моделей, але все ж потре-

бує багато часу у разi масових розрахункiв. Добре вiдома контактна теорiя Герца

не може бути застосована до розрахунку дейдвудних пiдшипникiв судового ва-

лопроводу оскiльки теорiя працює, коли зона контакту є набагато меншою за

радiус кривини контактних поверхонь [352]. Для судових пiдшипникiв зона кон-

такту є достатньо широкою i, як показують чисельнi розрахунки, може досягати

13∘ для металевих i 150∘ для полiмерних вкладишiв.

У роботi використано модель одномiрного стержневого шару [304], оскiльки

вона дозволяє отримувати результати з прийнятною точнiстю за дуже малий час,

що важливо при багаторазових розрахунках коефiцiєнта жорсткостi. Цей пiд-

хiд дозволяє врахувати ширину контакту i, при необхiдностi, нецилiндричнiсть

поверхнi вкладишу при наявностi зношення або нестандартного розточування

пiдшипника.

Загальна розрахункова схема визначення коефiцiєнта жорсткостi наведена на

рис. Г.1, де зображенi основнi геометричнi параметри контактної пари (рис. Г.1а)

та геометричнi й силовi параметри контактної взаємодiї (рис. Г.1б), де вкладиш

пiдшипника представлений набором елементарних стержнiв. Геометричнi пара-

метри пов’язанi мiж собою наступними залежностями:

𝑑𝑏 𝑖𝑛 = 𝑑𝑠ℎ + ∆; 𝑑𝑏 𝑜𝑢𝑡 = 𝑑𝑏 𝑖𝑛 + 𝑡𝑏 = 𝑑𝑠ℎ + ∆+ 𝑡𝑏, (Г.1)

де 𝑑𝑏 𝑖𝑛 та 𝑑𝑏 𝑜𝑢𝑡 — внутрiшнiй та зовнiшнiй дiаметри вкладиша пiдшипника, м;

∆ — дiаметральний зазор мiж пiдшипником i валом, м; 𝑡𝑏 — товщина вкладиша,

м.

Оскiльки кут нахилу перерiзу вала та пiдшипника мають малi значення, то

можна розглядати контакти перерiзiв як вертикальнi, що значно спрощує роз-
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Рисунок Г.1 — Геометричнi параметри перерiзу пiдшипника та вала

рахунки. Таким чином, положення центру перерiзу вала вiдносно повздовжньої

вiсi пiдшипника у декартових координатах 𝑦𝑂𝑧 можна визначити за формулами:

𝑧𝑐(𝑥) = 𝑢𝑧(𝑥)− 𝑤𝑧 + α𝑦 (𝑥− 𝑥𝑏 ),м; (Г.2)

𝑦𝑐(𝑥) = 𝑢𝑦(𝑥)− 𝑤𝑦 − α𝑧 (𝑥− 𝑥𝑏 ),м; (Г.3)

𝑥𝑏 − 0,5𝑙b ≤ 𝑥 ≤ 𝑥𝑏 + 0,5𝑙b, (Г.4)

де 𝑙b — довжина пiдшипника, м; 𝑥𝑏 — положення середини пiдшипника вздовж

валопроводу, м.

У декартових координатах 𝑟 та θ положення вала можна переписати у вигля-

дi:

𝑒(𝑥) =
√︀
𝑧2
𝑐 (𝑥) + 𝑦2

𝑐 (𝑥),м; (Г.5)

ϕ(𝑥) = −atan2(−𝑦𝑐(𝑥),−𝑧𝑐(𝑥)), рад., (Г.6)

де atan2 — функцiя арктангенс, яка дає результат у межах 0 ≤ θ ≤ 2π.

Координати поверхнi вала з урахуванням ексцентриситету у полярнiй системi

координат можна визначити за наступною формулою

ρsh(θ, 𝑥) = 𝑒(𝑥) cos(θ−ϕ(𝑥)) +
√︁

[𝑒(𝑥) cos(θ−ϕ(𝑥))]2 + 0.25𝑑2
𝑠ℎ − 𝑒2(𝑥). (Г.7)

Оскiльки вкладиш запресований у корпус пiдшипника, перемiщення на зов-

нiшнiй його поверхнi дорiвнюють нулю. Для тонкого кiльцевого шару (вклади-

шу пiдшипника) можна зробити припущення, що перемiщення точок не мають
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взаємного зв’язку мiж собою [304]. Також, модуль пружностi вкладиша 𝐸𝑏 як

правило значно менше за модуль пружностi вала 𝐸, тому деформацiєю попе-

речного перерiзу вала у зонi контакту можна знехтувати i вважати його неде-

формiвним. Таким чином, можна геометрично визначити радiальнi перемiщення

внутрiшньої поверхнi цилiндричного вкладиша пiдшипника

𝑢𝑟(θ, 𝑥) = max (0; ρsh(θ, 𝑥)− 0.5𝑑𝑏 𝑖𝑛) . (Г.8)

Максимальнi перемiщення перерiзу будуть мати мiсце при θ = ϕ i користуючись

формулою (Г.8) можна їх визначити як

𝑢𝑟max(𝑥) = max (0; 𝑒(𝑥)− 0,5∆) ,м. (Г.9)

Для моделi одномiрного шару стержнiв зв’язок мiж контактними тисками

та перемiщеннями внутрiшньої поверхнi вкладишу пiдшипника можна вважати

лiнiйним [82, 304]

𝑝(θ, 𝑥) = 𝑘b 𝑢𝑟(θ, 𝑥),Па, (Г.10)

де 𝑘b — коефiцiєнт жорсткостi елементарного стержня, Н/м3. Коефiцiєнт 𝑘b мо-

жна визначати за декiлькома формулами в залежностi вiд геометричних пара-

метрiв вкладиша та його механiчних характеристик (модуля пружностi 𝐸𝑏 та

коефiцiєнта Пуассона ν𝑏):

- iзольованi стержнi з товщиною, що визначаються на внутрiшнiй поверхнi

вкладиша

𝑘b = 𝐸𝑏/𝑡𝑏; (Г.11)

- iзольованi стержнi з товщиною, що визначаються посерединi товщини вкла-

диша

𝑘b = 𝐸𝑏(𝑑𝑏 𝑜𝑢𝑡 + 𝑑𝑏 𝑖𝑛)/(2𝑑𝑏 𝑖𝑛𝑡𝑏); (Г.12)

- вкладиш запресований у пiдшипник з рiвномiрним навантаженням [304]

𝑘b =
2𝐸𝑏

[︀
𝑑2
𝑏 𝑖𝑛 + (1− 2ν𝑏)𝑑

2
𝑏 𝑜𝑢𝑡

]︀
𝑑𝑏 𝑖𝑛(1− 2ν𝑏)(1 + ν𝑏)(𝑑2

𝑏 𝑜𝑢𝑡 − 𝑑2
𝑏 𝑖𝑛)

; (Г.13)

- вкладиш запресований у пiдшипник [304, 353]

𝑘b =
𝐸𝑏(1− ν𝑏)2

𝑡𝑏(1− ν𝑏) [1− ν𝑏 + 2ν𝑏𝑡𝑏/𝑑𝑏 𝑖𝑛]
; (Г.14)
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- безмежний вкладиш з рiвномiрним радiальним навантаженням [304]

𝑘b = 2𝐸𝑏/[(1 + ν𝑏)𝑑𝑏 𝑖𝑛]. (Г.15)

- модель ПО Власова [354–356]

𝑘b = 2𝐸𝑏(1− ν𝑏)2/
[︀
(1− 2ν𝑏)(1− ν2

𝑏)(𝑑𝑏 𝑜𝑢𝑡 − 𝑑𝑏 𝑖𝑛)
]︀
. (Г.16)

- формула Higginson G. [357]

𝑘b = 𝐸𝑏

[︀
1− 2ν2

𝑏/(1− ν𝑏))
]︀
/𝑡𝑏. (Г.17)

- формула на основi гiпотези Вiнклера-Циммермана [358, 359]

𝑘b = π𝐸𝑏/
[︀
2(1− ν2

𝑏)𝑡𝑏
]︀
. (Г.18)

Реакцiя перерiзу пiдшипника може бути визначена як iнтеграл контактних

тискiв по внутрiшнiй поверхнi вкладиша у напряму ексцентриситету вала

𝑟ef(𝑥) =

π∫︁
−π

𝑝(θ, 𝑥) cos(θ−ϕ(𝑥))𝑑𝑏 𝑖𝑛
2

dθ,Н/м. (Г.19)

Таким чином, для заданих ексцентриситету вала 𝑒 та його напрямку ϕ з

формули (2.1) можна визначити коефiцiєнт жорсткостi ПО у перерiзi пiдшипника

𝑘(𝑥) =

⎧⎨⎩𝑟ef(𝑥)/𝑢𝑟max(𝑥) якщо 𝑒(𝑥) > 0,5∆,

0 якщо 𝑒(𝑥) ≤ 0,5∆,
(Г.20)

Для вибору однiєї з формул (Г.11)–(Г.15) та верифiкацiї обраної моделi бу-

ли виконанi масовi чисельнi розрахунки пласкої задачi за МСЕ у програмному

комплексi «ANSYSr Academic Research Mechanical, Release 18.0» [335] для най-

бiльш типових дейдвудних пiдшипникiв, параметри яких наведено у табл. Г.1.

На рис. Г.2г зображена розрахункова сiтка МСЕ для матерiалу Thordon COMPAC

[360].

На рис. Г.2 зображенi залежностi коефiцiєнтiв жорсткостi перерiзу пiдшипни-

кiв вiд навантаження на пiдшипник розрахованi за рiзними формулами у лога-

рифмiчних шкалах. Навантаження змiнювалось в межах вiд 10 H до 600000 Н,

де максимальна межа вiдповiдає максимальному допустимому навантаженню на
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(а) бабiт (б) Thordon

(в) гума

Зображення використано з дозволу

«ANSYS, Inc».

(г) Розрахункова сiтка для контактної задачi

МСЕ

Рисунок Г.2 — Коефiцiєнт жорсткостi перерiзу пiдшипника

Рисунок Г.3 — Нерiвномiрний розподiл довжини скiнчених елементiв
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Таблиця Г.1 — Параметри пiдшипникiв

Матерiал вкладиша 𝑑𝑠ℎ, м 𝑙b, м ∆, мм 𝑡𝑏, мм 𝐸𝑏, МПа ν𝑏

Бабiт 0,5 1 0,8 3 47000 0.33

Thordon COMPAC 0,5 1 2 30 440 0.45

Гума 0,5 1 2 30 14 0.48

дейдвуднi пiдшипники [311]. Формули (Г.11) i (Г.12), (Г.13) i (Г.14), а також (Г.16)

i (Г.17) дали майже однаковi результати, тому зображенi згруповано. Аналiзую-

чи графiки коефiцiєнтiв жорсткостi можна зробити висновок, що для всiх трьох

пiдшипникiв формула (Г.15) дає значно заниженi значення. Для гуми найближчi

до МСЕ результати дають формули (Г.11), (Г.12) та (Г.18), а для бiлого металу —

формули (Г.13), (Г.14) та (Г.16)–(Г.18). Слiд однак зазначити, що для бiлого мета-

лу результати за формулами iзольованих стержнiв та рiвномiрного навантаження

дали дуже близькi значення. Щодо полiмеру Thordon COMPAC, то при рiзних

навантаженнях краще працюють рiзнi формули. Остаточно у роботi для розра-

хункiв прийнята формула (Г.11) з коефiцiєнтом 1,5, що дає найбiльш прийнятний

результат для всiх дослiджуваних типових пiдшипникiв

𝑘b = 1,5𝐸𝑏/𝑡𝑏. (Г.21)

Якщо вкладиш виготовлено з металу або (та) вал значно перекошений у ме-

жах довжини пiдшипника, то контакт буде мати мiсце тiльки на кiнцях пiд-

шипника. Для бiльш точного визначення 𝑘(𝑥) зi збереженням швидкостi розра-

хункiв доцiльно використовувати меншу довжину СЕ 𝑙𝑒𝑙 на краях пiдшипника.

Автором пропонується наступна формула визначення довжини СЕ у межах пiд-

шипника, яка виведена за умови, що вiдношення довжин сусiднi СЕ однакове:

𝑙el 𝑖 = 0.5𝑙b
(𝑚

2
𝑛−2 − 1)𝑚

𝑛−1−|𝑖−𝑛−1|
𝑛−2

𝑚
𝑛

𝑛−2 − 1
, (Г.22)

де 𝑛 — кiлькiсть СЕ у межах пiдшипника, додатне цiле парне число; 𝑚 > 1 —

вiдношення довжини СЕ у центрi та на кiнцях пiдшипника; 𝑖 = 1,2, . . . ,𝑛 —

порядковий номер СЕ.

Для iлюстрацiї формули (Г.22) були розрахованi довжини двадцяти СЕ з па-

раметрами нерiвномiрностi 𝑚 = 1,5; 5; 10, якi зображенi на рис. Г.3.
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ДОДАТОК Д. ТЕСТОВI РОЗРАХУНКИ КОМПОНЕНТIВ НДС ПРИ

СТАТИЧНОМУ ЗГИНАННI ВАЛОПРОВОДУ

Було виконано низку розрахункiв зi спрощеною моделлю типового валопро-

воду, що знаходиться у станi покою на пiдшипниках валопроводу, якi пред-

ставленi змiщеною нелiнiйною односторонньою ПО. Розрахункова схема вало-

проводу представлена на рис. Д.1, де вал має постiйний за довжиною дiаметр

𝑑𝑠ℎ = 0,5 м, чотирьох-лопатний ГГ дiаметром 𝐷𝑝𝑟 = 5,6 м розташований на

вiдстанi 𝑥pr = 0,7 м вiд кормового торця валопроводу та чотири пiдшипника,

параметри яких наведено у табл. Д.1. Матерiал вала має наступнi механiчнi ха-

рактеристики: 𝐸 = 2 · 104 — модуль пружностi, МПа; ν = 0,3 — коефiцiєнт

Пуассона; ρ𝑠ℎ = 7850 — щiльнiсть, кг/м3. Валопровiд навантажено наступними

силами: розподiлена вага вала 𝑞𝑤 = −0,25 𝑑2
𝑠ℎ 𝜋 ρ𝑠ℎ 𝑔 = −15,1 кН/м; сконцентро-

вана вага ГГ з урахуванням плавучостi 𝑃𝑧 𝑤 = −127,5 кН.

𝑥

𝑧
𝑦

18

.7 1 .5 .5 .54.25 4.5 3.5 1.75

0.5

Рисунок Д.1 — Розмiри моделi валопроводу (розмiри у м)

Таблиця Д.1 — Характеристики пiдшипникiв

№ 𝑙𝑏, м ∆, мм 𝑡𝑏, мм 𝐸𝑏, МПа ν𝑏

1 1 0,8 30 440 0,45

2, 3, 4 0,5 0,4 3 47000 0,33

Розглядалося три випадки змiщень пiдшипникiв, при чому вертикальнi змi-

щення задавалися вiдносно нижнього краю пiдшипника:

- 1 випадок — нульовi лiнiйнi та кутовi змiщення у вертикальнiй та горизон-

тальнiй площинах;

- 2 випадок — вiдцентрований валопровiд у вертикальнiй площинi (табл. Д.2а)

з нульовими змiщеннями у горизонтальнiй площинi;
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Таблиця Д.2 — Змiщення пiдшипникiв

(а) вiдцентрований валопровiд

№ 𝑤𝑧 , мм α𝑦 , мм/м

1 0 -0,65

2 1,2 0,03

3 0,85 0,05

4 0,7 0,04

(б) не вiдцентрований валопровiд

№ 𝑤𝑧 , мм α𝑦 , мм/м 𝑤𝑦 , мм α𝑧 , мм/м

1 -0,7 0,4 -0,3 -0.3

2 0,9 0 0,2 0,1

3 -0,3 0 -0,1 -0,1

4 0,3 -0,2 -0,3 0,4

- 3 випадок — не вiдцентрований валопровiд з довiльними лiнiйними та куто-

вими змiщеннями у вертикальнiй та горизонтальнiй площинах (табл. Д.2б).

На рис. Д.2–Д.4 зображенi результати розрахункiв по першому випадку, коли

всi пiдшипники виставленi у пряму лiнiю. Такий випадок характерний для поча-

тку проектування плану центрування, коли не має даних про дiйсне положення

пiдшипникiв. На рис. Д.2 суцiльною лiнiєю зображена форма згину осi валiв,

де через велику вагу ГГ, що сконцентрована на консольному кiнцi валопроводу,

вал має значний згин у районi кормового пiдшипника i лише частковий контакт

з ним. Пунктирною лiнiєю зображено прогин, що розраховано за допомогою

програми «ShaftDesigner» [315–317]. Кривi розташованi близько одна до одної,

що пiдтверджує достовiрнiсть розрахункiв, а рiзниця у прогинах в кормовiй ча-

стинi валопроводу пояснюється тим, що у програмi ShafDesigner застосована

залежнiсть мiж тисками та прогином (Г.11), а не (Г.21), та iнша модель пiдши-

пника, що заснована на п’яти пружних вузлових опорах, що як вiдомо не описує

у повнiй мiрi континуальних характер ПО [292].

Рисунок Д.2 — Згин вала без змiщень пiдшипникiв у вертикальнiй площинi
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На рис. Д.3 зображенi епюри контактних тискiв у пiдшипниках, з яких видно,

що першi три пiдшипника мають контакт лише на одному кiнцi (рис. Д.3а–Д.3в).

Також можна помiтити, що кормовий пiдшипник, що має вкладиш з полiмеру,

має значно бiльший кут контакту 90∘ та меншi максимальнi тиски 𝑝max = 3,7

МПа порiвняно з кутом контакту у металевих вкладишах до 20∘ та максималь-

ними тисками 𝑝max = 29 . . . 49 МПа. Якщо порiвнювати результати епюр тиску

з епюрами отриманими у «ShaftDesigner» (рис. Д.5), то характер епюр повнiстю

збiгається, а рiзниця мiж максимальними значення складає 35% у кормовому

пiдшипнику, та у межах 13% в iнших, пояснюється тими самими причинами.

На рис. Д.4 зображенi коефiцiєнти жорсткостi ПО вздовж безрозмiрної дов-

жини пiдшипника 𝑥̄ = (𝑥−𝑥𝑏 +0,5𝑙𝑏)/𝑙𝑏. Коефiцiєнти жорсткостi мають неодно-

рiдних характер, а саме бiльшi значення у районi бiльшого заглиблення вала у

вкладишi, розрив першого роду у точках вiдриву та нульовi значення у районах,

де вiдсутнiй контакт мiж валом та вкладишами. Описанi характернi особливо-

стi повнiстю вiдповiдають попередньому опису методу розрахунку компонентiв

НДС при згинаннi. Крiм того, жорсткiсть першого пiдшипника на два поряд-

ки менше, нiж трьох iнших, через значно менший модуль пружностi матерiалу

вкладишу. Через ту саму причину, проникнення вала у перший вкладиш має

значно бiльшi значення за iншi пiдшипники.

На рис. Д.6–Д.8 зображенi результати розрахункiв для другого випадку, пiсля

того, як валопровiд вiдцентровано. Як видно з прогину валопроводу у вертикаль-

нiй площинi на рис. Д.6, пiсля призначення лiнiйних та кутових змiщень пiдши-

пникiв у вертикальнiй площинi вал майже паралельний до осей пiдшипникiв. На

рис. Д.7 зображенi епюри контактних тискiв у пiдшипниках у випадку вiдцен-

трованого валопроводу, де можна помiтити, що перший та третiй пiдшипники

мають контакт з валом по всiй довжинi (рис. Д.7а та Д.7в), а другий та четвертий

мають контакт на обох краях, що буде сприяти бiльш рiвномiрному зношенню

вкладишiв, а тому i довшому строку їх служби. Також слiд зазначити, меншi ма-

ксимальнi контактнi тиски, порiвняно з випадком нульових змiщень майже у 2

рази у кормовому пiдшипнику та вiд 1,2 до 2,9 разiв у iнших. На рис. Д.8 зобра-

женi коефiцiєнти жорсткостi ПО, якi також дещо меншi за попереднiй випадок

та мають майже симетричнi значення вiдносно середин пiдшипникiв.

Нарештi, на рис. Д.9–Д.11 зображенi результати розрахункiв по третьому ви-
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(а) 1–й пiдшипник (б) 2–й пiдшипник

(в) 3–й пiдшипник (г) 4–й пiдшипник

Рисунок Д.3 — Контактнi тиски у пiдшипниках (без змiщень)

Рисунок Д.4 — Коефiцiєнт жорсткостi ПО (без змiщень)
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(а) 1–й пiдшипник (б) 2–й пiдшипник

(в) 3–й пiдшипник (г) 4–й пiдшипник

Рисунок Д.5 — Контактнi тиски у пiдшипниках розрахованi за допомогою

«ShaftDesigner» (без змiщень)

Рисунок Д.6 — Згин валiв зi змiщенями пiдшипникiв у вертикальнiй площинi
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(а) 1–й пiдшипник (б) 2–й пiдшипник

(в) 3–й пiдшипник (г) 4–й пiдшипник

Рисунок Д.7 — Контактнi тиски у пiдшипниках (вiдцентрований валопровiд)

Рисунок Д.8 — Коефiцiєнт жорсткостi ПО (вiдцентрований валопровiд)
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падку з довiльними змiщеннями. Рис. Д.9 iлюструє просторовий характер згину

валiв як у вертикальнiй, так i в горизонтальнiй площинах, де мають мiсце два

виключнi випадки: заклинювання вала у першому пiдшипнику та повний вiдрив

вала вiд третього пiдшипника. На рис. Д.10 зображенi епюри контактних тискiв,

де у першому пiдшипнику контакт має мiсце на кормовому кiнцi у нiжнiй ча-

стинi вкладиша θ = 0, а на носовому кiнцi у верхнiй частинi θ = 130∘. У той

же час, контактнi тиски у третьому пiдшипнику вiдсутнi через вiдрив. У цiлому,

максимальнi тиски в усiх пiдшипниках крiм третього у декiлька разiв бiльшi,

нiж в обох попереднiх випадках, як i коефiцiєнти жорсткостi ПО (рис. Д.11).

На рис. Д.12 зображено графiк похибки розрахунку першого випадку за фор-

мулою (3.12) при розрахунку прямим методом послiдовних наближень та за-

стосуваннi релаксацiї, що описано у пiдроздiлi 2.2. Як видно, при застосуваннi

прямого розрахунку мають мiсце великi похибки протягом 16 перших iтерацiй

i тiльки потiм похибка починає зменшуватися i на 24–й iтерацiї стає менше за

задану точнiсть. У той же час, при використаннi релаксацiї за першi чотири

iтерацiї похибка значно зменшується, що дозволяє далi швидко досягти заданої

точностi на 10–й iтерацiї. Це демонструє ефективнiсть розробленої релаксацiї

по прискоренню бiльше нiж у два рази чисельного розрахунку задачi, що роз-

глядається, методом послiдовних наближень за рахунок стабiлiзацiї розрахунку

на перших iтерацiях. Крiм того слiд зазначити, що для виконаннi аналогiчного

розрахунку програмi «ShaftDesigner» необхiдно було 124 iтерацiй, що в 11 разiв

бiльше нiж у розробленому методi.

Таким чином, розроблений метод дозволяє виконувати розрахунки компо-

нентiв НДС при статичному згинаннi валопроводу одночасно у вертикальнiй

та горизонтальнiй площинах з урахуванням видовженої природи пiдшипникiв

ковзання, деформацiї їх вкладишiв, нелiнiйного зв’язку мiж проникненням вала

та реакцiєю вкладиша та можливiстю таких виняткових випадкiв як частковий

або повний вiдрив i заклинювання вала у пiдшипниках. Крiм того, розробле-

на релаксацiя дозволила полiпшити процес збiжностi iтеративного розрахунку

коефiцiєнтiв жорсткостi ПО.
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(а) вертикальна площина

(б) горизонтальна площина

(в) аксонометрiя

Рисунок Д.9 — Згин валiв з довiльними змiщенями пiдшипникiв в обох

площинах
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(а) 1–й пiдшипник (б) 2–й пiдшипник

(в) 3–й пiдшипник (г) 4–й пiдшипник

Рисунок Д.10 — Контактнi тиски у пiдшипниках (не вiдцентрований валопровiд)

Рисунок Д.11 — Коефiцiєнт жорсткостi ПО (не вiдцентрований валопровiд)
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Рисунок Д.12 — Похибка розрахунку коефiцiєнтiв жорсткостi ПО
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ДОДАТОК Е. АСИМПТОТИЧНЕ ОЦIНЮВАННЯ ПРУЖНИХ

ПЕРЕМIЩЕНЬ ВКЛАДИШIВ ПIДШИПНИКIВ ПIД ДIЄЮ

ГIДРОДИНАМIЧНИХ ТИСКIВ

Перемiщення внутрiшньої поверхнi вкладиша 𝑢𝑟 можуть значно впливати на

несущу здатнiсть пiдшипника. Особливо це стосується вкладишiв, що виготов-

ленi з полiмерiв або гуми з низьким модулем пружностi 𝐸𝑏 та високим коефi-

цiєнтом Пуассона ν𝑏 (див. рис. Е.1). Слiд зазначити, що задача, яка розв’язана

у додатку Г, та задача еласто–гiдродинамiчного змащення мають рiзнi грани-

чнi умови: у першому випадку заданими є пружнi перемiщення вкладиша 𝑢𝑟,

що визначаються перемiщеннями вала як твердого цiлого; у другому — тиски

змащення 𝑝. Через майже нестисливiсть полiмерiв та гум можуть мати мiсце

вiд’ємнi пружнi перемiщення поверхнi вкладиша 𝑢𝑟<0 у зонi руйнування плiв-

ки змащення з нульовими тисками. Таким чином, для еласто–гiдродинамiчного

змащення буде неточним використання зв’язку (Г.10) i слiд розробити бiльш

точну нелiнiйну модель пружних деформацiй вкладиша пiдшипника. У роботi

розглядається лише цилiндричнi вкладишi пiдшипника без проточування (див.

рис.Е.2), основними геометричними параметрами яких є вiдношення 𝑙𝑏/𝑑𝑏 𝑖𝑛 та

𝑡𝑏/𝑑𝑏 𝑖𝑛. Оскiльки розрахунки за МСЕ займають багато часу для об’ємних мо-

делей, була прийнята спроба побудувати аналiтичнi залежностi для розрахунку

НДС вкладиша пiдшипника.

Визначення поля перемiщень вкладиша пiдшипника є крайовою задачею те-

орiї пружностi, яка у рамках лiнiйного наближення вирiшується шляхом розв’я-

зання рiвнянь Ламе [361]. Рiвняння Ламе це система диференцiальних рiвнянь з

частинними похiдними другого порядку, якi у цилiндричнiй системi координат

записанi вiдносно перемiщень 𝑢⃗ = {𝑢𝑟 𝑢θ 𝑢𝑥} [362–364] та приведенi до зручно-

го вигляду мають вигляд:⎧⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎩

(︂
1

𝑟2
𝜕2𝑢𝑟

𝜕θ2
+
𝜕2𝑢𝑟

𝜕𝑥2

)︂
+(1+ε−1

ν )
(︁
𝐿0[𝑢𝑟]−

𝑢𝑟

𝑟2

)︁
+

(︂
−(2+ε−1

ν )
1

𝑟2
𝜕𝑢θ
𝜕θ

+ε−1
ν

1

𝑟

𝜕2𝑢θ
𝜕𝑟𝜕θ

)︂
+ε−1

ν

𝜕2𝑢𝑥

𝜕𝑟𝜕𝑥
=0,(︂

(1+ε−1
ν )

1

𝑟2
𝜕2𝑢θ
𝜕θ2

+
𝜕2𝑢𝑟

𝜕𝑥2

)︂
+
(︁
𝐿0[𝑢θ]−

𝑢θ
𝑟2

)︁
+

(︂
(2+ε−1

ν )
1

𝑟2
𝜕𝑢𝑟

𝜕θ
+ε−1

ν

1

𝑟

𝜕2𝑢𝑟

𝜕𝑟𝜕θ

)︂
+ε−1

ν

𝜕2𝑢𝑥

𝜕θ𝜕𝑥
=0,(︂

(1+ε−1
ν )

1

𝑟2
𝜕2𝑢𝑥

𝜕θ2
+
𝜕2𝑢𝑥

𝜕𝑥2

)︂
+𝐿0[𝑢𝑥]+ε

−1
ν

(︂
1

𝑟

𝜕𝑢𝑟

𝜕𝑥
+

𝜕2𝑢𝑟

𝜕𝑟𝜕𝑥

)︂
+ε−1

ν

𝜕2𝑢θ
𝜕𝑥𝜕θ

=0; (Е.1)

де εν = (1− 2ν𝑏) та оператор 𝐿0[𝑢] = 𝑟−1𝜕𝑢/𝜕𝑟 + 𝜕2𝑢/𝜕𝑟2.

Додатково до рiвнянь (Е.1) необхiдно задати граничнi умови на обмежуваль-

них поверхнях вкладиша пiдшипника (див. рис. Е.2):
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Рисунок Е.1 — Зв’язок мiж модулем пружностi та коефiцiєнтом Пуассона

ur

ux
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внутрішня
поверхня
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θ
x

r
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Рисунок Е.2 — Вкладиш пiдшипника

- зафiксованi перемiщення на зовнiшнiй поверхнi (𝑟 = 𝑑𝑏 𝑜𝑢𝑡)

𝑢𝑟 = 𝑢θ = 𝑢𝑥 = 0; (Е.2)

- нормальний тиск вiд тиску змащення 𝑝 на внутрiшнiй поверхнi (𝑟 = 𝑑𝑏 𝑖𝑛)

σ𝑟 = −𝑝; τ𝑟 θ = τ𝑟 𝑥 = 0; (Е.3)
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- вiльнi торцевi поверхнi (𝑥 = ±𝑙𝑏/2)

σ𝑥 = τ𝑟 𝑥 = τθ𝑥 = 0, (Е.4)

де компоненти тензору напружень мають наступний вигляд:

σ𝑟=2𝐺b

[︂(︂
𝑑2ν

𝜕𝑢𝑟

𝜕𝑟
+𝑑ν

𝑢𝑟

𝑟

)︂
+𝑑ν

(︂
1

𝑟

𝜕𝑢θ
𝜕𝑟

+
𝜕𝑢𝑥

𝜕𝑥

)︂]︂
; σ𝑥=2𝐺b

[︂(︂
𝑑2ν

𝜕𝑢𝑥

𝜕𝑟

)︂
+𝑑ν

(︂
𝜕𝑢𝑟

𝜕𝑟
+
𝑢𝑟

𝑟
+
1

𝑟

𝜕𝑢θ
𝜕θ

)︂]︂
;

τ𝑟 θ=𝐺b

(︂
1

𝑟

𝜕𝑢𝑟

𝜕θ
−𝑢θ

𝑟
+
𝜕𝑢θ
𝜕𝑟

)︂
; τ𝑟 𝑥=𝐺b

(︂
𝜕𝑢𝑟

𝜕𝑥
+
𝜕𝑢𝑥

𝜕𝑟

)︂
; τ𝑟 𝑥=𝐺b

(︂
𝜕𝑢𝑟

𝜕𝑥
+
𝜕𝑢𝑥

𝜕𝑟

)︂
; τθ𝑥=𝐺b

(︂
1

𝑟

𝜕𝑢𝑥

𝜕θ
+
𝜕𝑢θ
𝜕𝑟

)︂
;

𝐺b = 𝐸𝑏/2(1 + ν𝑏); 𝑑ν = ν𝑏/(1− 2ν𝑏); 𝑑2ν = (1− ν𝑏)/(1− 2ν𝑏).

Вихiдна крайова задача мiстить три функцiї 𝑢𝑟, 𝑢θ, 𝑢𝑥 вiд трьох координат

𝑟, θ, 𝑥, що складає суттєвi труднощi для аналiтичного розв’язання. Оскiльки

для вкладишiв судових пiдшипникiв вiдношення δ = 2𝑡𝑏/(𝑑𝑏 𝑜𝑢𝑡 + 𝑑𝑏 𝑖𝑛) ≪ 1,

можна зменшити кiлькiсть незалежних змiнних до двох θ та 𝑥. Для цього можна

апроксимувати перемiщення по товщинi вкладиша 𝑡𝑏 полiномом

𝑢⃗(ρ) ∼=
𝑁=2∑︁
𝑗=0

𝑎𝑗ρ
𝑗, (Е.5)

де ρ=[2𝑟−(𝑑𝑏 𝑜𝑢𝑡+𝑑𝑏 𝑖𝑛)/2]/𝑡𝑏 ∈ [−1;+1]; 𝑎𝑗 — невiдомi коефiцiєнти, що визнача-

ються методом колокацiй.

Пiсля застосування апроксимацiї (Е.5) система рiвнянь трьох функцiй трьох

змiнних 𝑢⃗(𝑟,θ,𝑥) перетворюється у систему дев’яти функцiй двох змiнних 𝑢⃗−1(θ,𝑥),

𝑢⃗0(θ,𝑥), 𝑢⃗1(θ,𝑥). Пiдставивши апроксимацiю (Е.5) у систему (Е.1) та застосував-

ши процедуру Бубнова–Гальоркiна [277, 361] можна остаточно отримати систе-

му рiвнянь вiдносно трьох функцiй двох змiнних 𝑢⃗−1(θ,𝑥), оскiльки 𝑢⃗1(θ,𝑥) = 0

виходячи з граничних умов (Е.2), а перемiщення 𝑢⃗0(θ,𝑥) можуть бути вираженi

через 𝑢⃗−1(θ,𝑥). Таким чином, невiдомими є лише перемiщення 𝑢⃗−1 (далi просто

𝑢⃗) на внутрiшнiй поверхнi вкладиша, а система рiвнянь приймає вигляд⎧⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎩
−δ2

(︂
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δ2
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2
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3
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− 𝐶3𝑢𝑥

2
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𝜕𝑢𝑟
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= δ𝐹3

𝜕𝑝

𝜕𝑥̃
,

(Е.6)
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де прийнятi наступнi позначення:

𝐴1 = 𝐴′
1 =

1

2γ1

(︂
1− 11γ2

10

)︂
; 𝐴2 = 𝐴′

3 =
11γ1

5γ2

(︂
1− 5𝑢θ

11γ2
1

)︂
; 𝐴3 = 𝐴′

2 =
11

10
; 𝐷1 =

𝑢θ
γ1

(1−δ);

𝐵1 =
1

γ1

[︂
𝑢θ+

2

5
δ

(︂
1− 11γ3

8

)︂]︂
; 𝐵2 = 1−δ 1

5γ2

(︂
1+

5𝑢θ
γ1

)︂
− 11γ3

2
; 𝐵3 = 1 + δ

[︂
1

γ2

(︂
11

10
− 𝑢θ
γ1

)︂
−1

]︂
;

𝐶1 = 1−2δ
𝑢θ
γ1

+3δ2; 𝐶2 = 1+2δ+
14

5
δ2; 𝐶3 = 1+

2

5
δ2; 𝐷2 =

11

10γ1

; 𝐷3 =
11

10γ2

(︂
1− 11𝑢θ

10γ1

)︂
;

𝐹1 = 1− δ− 2

5
δ2; 𝐹1

′′ =
γ2

10γ1

; 𝐹2 =
1

γ2

[︂
1 +

3

5
δ
(︁
1 +

γ3

3

)︁]︂
; 𝐹3 =

1

γ2

(︂
1− 1

5
δ

)︂
;

γ1 = 1− ν𝑏; γ2 = 1− 2ν𝑏; γ3 = 3− 4ν𝑏; 𝑝 = 𝑝/(2𝐺b𝑑2ν); 𝑥̃ = 4𝑥/(𝑑𝑏 𝑖𝑛 + 𝑑𝑏 𝑜𝑢𝑡).

Оскiльки система рiвнянь (Е.6) мiстить малий позитивний параметр δ =

10−2 . . . 10−3, який фiзично вiдповiдає вiдноснiй товщинi вкладиша, то у рамках

асимптотичного методу [365] перемiщення можна представити як асимптоти-

чний ряд за степенями малого параметра

𝑢⃗ = 𝑢⃗0 + δ𝑢⃗1 + δ
2𝑢⃗2 + δ

3𝑢⃗3 + . . . , (Е.7)

де 𝑢⃗𝑛 = {𝑢𝑟 𝑛 𝑢θ𝑛 𝑢𝑥𝑛} , 𝑛 = 0, 1, 2, . . . — нове сiмейство невiдомих функцiй.

Базове наближення (𝑛 = 0) розв’язку має вигляд

𝑢𝑟 0 = 2𝑈1𝑝; 𝑢θ 0 = 𝑢𝑥 0 = 0, (Е.8)

де 𝑈1=𝐺1/𝐶1; 𝐺1=𝐹1γ4; γ4=εν(1+ν𝑏)/(1−ν𝑏); 𝑝 = 𝑝𝑡𝑏/2𝐸𝑏.

Пiсля пiдстановки базового розв’язку у систему рiвнянь, можна отримати

наближення першого порядку (𝑛 = 1)

𝑢𝑟 1 = 0; 𝑢θ 1 = −2𝑉2
𝜕𝑝

𝜕θ
; 𝑢𝑥 1 = −2𝑊2

𝜕𝑝

𝜕𝑥̃
, (Е.9)

де 𝑉2=(𝐺2−2𝐵2𝐺1/𝐶1) /𝐶2; 𝑊2=(𝐺3−2𝐵3𝐺1/𝐶1) /𝐶3; 𝐺2=𝐹2γ4; 𝐺3=𝐹3γ4.

Пiсля пiдстановки попереднього розв’язку у систему рiвнянь, можна отрима-

ти наближення другого порядку (𝑛 = 2)

𝑢𝑟 2 = −4

(︂
𝑈2

𝜕2𝑝

𝜕θ2
+ 𝑈 ′

2

𝜕2𝑝

𝜕𝑥̃2

)︂
; 𝑢θ 2 = 𝑢𝑥 2 = 0, (Е.10)

де 𝑈2=(𝑈1𝐴1+𝑉2𝐵1+𝐺′′
1/2) /𝐶1; 𝑈 ′

2=(𝑈1𝐴
′
1+𝑊2𝐷1+𝐺′′

1/2) /𝐶1; 𝐺′′
1 =𝐹 ′′

1 γ4.

У дисертацiї наведено лише першi три наближення 𝑛=0, 1, 2, оскiльки асим-

птотичнi ряди розбiгаються пiсля 𝑛≥3 через великi значення похiдних великих
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Таблиця Е.1 — Параметри вкладишiв пiдшипникiв i мастила

Матерiал вкладиша 𝐸𝑏, МПа ν𝑏 𝑡𝑏, мм ∆, мм µ, Па·с
Бабiт 47000 0,30 3 0,8 0,02

Латунь 36000 0,40 3 0,8 0,02

Золото 40000 0,46 3 0,8 0,02

Акрилбутастерин 2000 0,35 20 2 0,000902

Полiестер 1500 0,40 20 2 0,000902

Thordon COMPAC 440 0,45 20 2 0,000902

Полiуретан 267 0,47 20 2 0,000902

порядкiв вiд тискiв. Пiсля пiдстановки виразiв (Е.8)–(Е.10) у асимптотичний ряд

(Е.7), отримуємо остаточний розв’язок задачi у рамках асимптотичної теорiї⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝑢𝑟(θ,𝑥) = 2𝑈1𝑝− 4δ2

(︂
𝑈2

𝜕2𝑝

𝜕θ2
+ 𝑈 ′

2

𝜕2𝑝

𝜕𝑥̃2

)︂
+𝑂(𝛿4); (Е.11а)

𝑢θ(θ,𝑥) = −2δ𝑉2
𝜕𝑝

𝜕θ
+𝑂(𝛿3); (Е.11б)

𝑢𝑥(θ,𝑥) = −2δ𝑊2
𝜕𝑝

𝜕𝑥̃
+𝑂(𝛿3). (Е.11в)

Для розрахунку еласто–гiдродинамiчного змащення iнтерес представляють

тiльки радiальнi пружнi перемiщення на внутрiшнiй поверхнi вкладиша 𝑢𝑟(θ,𝑥),

тому далi розглядатися будуть тiльки вони. Для перевiрки розв’язку (Е.11а) були

виконанi систематичнi порiвняльнi розрахунки за МСЕ у програмному компле-

ксi «ANSYSr Academic Research Mechanical, Release 18.0» [335]. Усi розрахунки

виконувались для пiдшипника з наступними основними геометричними параме-

трами: дiаметри шийки вала 𝑑𝑠ℎ = 0,5 м, довжина вкладиша 𝑙𝑏 = 1 м та при

частотi обертання ω = 100 об/хв. Товщина вкладиша 𝑡𝑏, дiаметральний зазор ∆,

механiчнi характеристики матерiалу вкладиша та в’язкiсть рiдини змащення для

рiзних розрахункових варiантiв наведенi у табл. Е.1.

На рис.Е.3 як приклад розрахунку за МСЕ наведено розрахункову модель,

епюру прикладеного гiдродинамiчного тиску та розрахованi радiальнi перемi-

щення вкладиша пiдшипника Thordon COMPAC при вiдносному ексцентрисите-

тi 𝑒 = 0,95. Як видно, у зонi руйнування плiвки змащення при нульових тисках

мають мiсце вiд’ємнi радiальнi перемiщення, однак величина цих перемiщень
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невелика i, як показали розрахунки, вони майже не впливають на результати,

тому далi у роботi ними було знехтувано. Також слiд зазначити, що у районi

торцiв мають мiсце радiальнi перемiщення вкладиша, хоча тиски там вiдсутнi.

На рис. Е.4 зображенi порiвняльнi епюри радiальних перемiщень рiзних ме-

талевих вкладишiв (бабiт, латунь, золото) при вiдносних ексцентриситетах 𝑒 =

0,6 та 𝑒 = 0,95 у середньому поперечному перерiзi. Слiд зазначити, що не-

доцiльно використовувати золото як матерiал вкладишiв судових пiдшипникiв,

оскiльки цiна такого пiдшипника могла б досягти бiльше $2 000 000. У роботi

такий пiдшипник розглядався тiльки для перевiрки справедливостi формул при

високих коефiцiєнта Пуассона, як це має мiсце для золота. Як видно, перемi-

щення нульового та другого асимптотичного наближення майже збiгаються та

дуже близькi до чисельного розрахунку за МСЕ. Максимальнi перемiщення не

перевищують 0,3% вiд мiнiмальної товщини плiвки, тому майже не впливають

на гiдродинамiчнi тиски.

На рис. Е.5 зображенi епюри радiальних пружних перемiщень неметалевих

вкладишiв пiдшипникiв (акрилбутастерин, полiестер, Thordon, полiуретан) при

вiдносних ексцентриситетах 𝑒 = 0,8, 𝑒 = 0,95 та 𝑒 = 0,98 у середньому попере-

чному перерiзi. Видно, що у разi неметалевих вкладишiв, збiльшення вiдносного

ексцентриситету та/або коефiцiєнту Пуассона призводять до збiльшення рiзни-

цi мiж нульовим i другим асимптотичним наближеннями, а також до великого

вiдхилення вiд розрахунку за МСЕ. На основi чисельних розрахункiв була роз-

роблена розрахункова формула на основi iнтерполяцiї мiж двома наближеннями

𝑢*𝑟 = 𝑢𝑟 0 + (1− 𝐶𝑢)𝑢𝑟 2, (Е.12)

де 𝐶𝑢 ≤ 1 — коефiцiєнт, що розраховується наступним чином:

𝐶𝑢 = 0,5 + 𝐴 exp (−𝐵max(0; 0,98− 𝑒)α) ; (Е.13)

𝐴 = 0,395 + 1,265|ν𝑏 − 0,412|1,2; (Е.14)

𝐵 = 8,3 + 2,5 tanh(33(ν𝑏 − 0,423)); (Е.15)

α = 0,815 + 4,075|ν𝑏 − 0,42|1,5. (Е.16)

Результати розрахункiв за формулою (Е.12) також були наведенi на рис. Е.4 й

Е.5 та показують хорошу вiдповiднiсть розрахункам за МСЕ, тому можуть бути

використанi з допустимою для iнженерних розрахункiв похибкою. Розробленi
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(а) Розрахункова сiтка (б) Гiдродинамiчнi тиски (в) Радiальнi перемiщення

Зображення використанi з дозволу «ANSYS, Inc».

Рисунок Е.3 — Розрахунок перемiщень вкладиша у програмi «ANSYS»

(а) Бабiт, 𝑒=0,6 (б) Латунь, 𝑒=0,6 (в) Золото, 𝑒=0,6

(г) Бабiт, 𝑒=0,98 (д) Латунь, 𝑒=0,98 (е) Золото, 𝑒=0,98

Рисунок Е.4 — Перемiщення металевих вкладишiв пiдшипникiв
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(а) Акрилбутастерин, 𝑒=0,8 (б) Акрилбутастерин, 𝑒=0,95 (в) Акрилбутастерин, 𝑒=0,98

(г) Полiестер, 𝑒=0,8 (д) Полiестер, 𝑒=0,95 (е) Полiестер, 𝑒=0,98

(ж) Thordon COMPAC, 𝑒=0,8 (з) Thordon COMPAC, 𝑒=0,95 (и) Thordon COMPAC, 𝑒=0,98

(к) Полiуретан, 𝑒=0,8 (л) Полiуретан, 𝑒=0,95 (м) Полiуретан, 𝑒=0,98

Рисунок Е.5 — Перемiщення неметалевих вкладишiв пiдшипникiв
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формули не показали хорошої вiдповiдностi чисельним розрахункам у разi ци-

лiндричних гумових вкладишiв. Крiм того гумовi вкладишi як правило виготов-

ляються не суцiльно цилiндричними, а мають повздовжнi проточки, що впливає

на граничнi умови. Тому необхiднi подальшi дослiдження для розробки надiйно-

го методу розрахунку елато–гiдродинамiчного змащення гумових пiдшипникiв.
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ДОДАТОК Ж. ТЕСТОВI СИСТЕМАТИЧНI РОЗРАХУНКИ

КОМПОНЕНТIВ НДС ПРИ ЗГИНАННI ВАЛОПРОВОДУ З

УРАХУВАННЯМ ЗМАЩЕННЯ У ПIДШИПНИКАХ

Розроблений метод протестовано на спрощенiй моделi типового валопроводу

(див. додаток Д, рис. Д.1 та табл. Д.1), в’язкiсть мастила всiх пiдшипникiв якого

прийнята µ = 0,02 Па·с. Для оцiнювання рiзних факторi на результати розрахун-

кiв, було виконано три варiанта розрахункiв (див. табл. Ж.1). У всiх варiантах

пiдшипники не мали змiщень, а частота обертання приймала наступнi значення

ω = {60 80 100 120} об/хв. Додатково для верифiкацiї алгоритму було виконано

розрахунок 1–го варiанту у програмi «ShaftDesigner» [315–317].

Таблиця Ж.1 — Варiанти розрахунку компонентiв НДС при згинаннi з урахуван-

ням змащення пiдшипникiв

1-ий дейдвудний пiдшипник 2–ий, 3–iй та 4–ий пiдшипники

1 варiант гiдродинамiчне змащення вузловi опори

2 варiант гiдродинамiчне змащення гiдродинамiчне змащення

3 варiант еласто–гiдродинамiчне змащення гiдродинамiчне змащення

Гiдродинамiчнi навантаження на ГГ, що дiють пiд час руху судна, суттєво

впливають на НДС валопроводу. Тому додатково до сили ваги ГГ, що врахо-

вувалась у додатку Д, були також врахованi середнi значення гiдродинамiчних

навантажень за наступними наближеними формулами [232]:

𝑃𝑦(ω) = 0,050𝑃𝑥(ω); 𝑃𝑧(ω) = 0,048𝑃𝑥(ω); (Ж.1)

𝑀𝑦(ω) = 0,350𝑀𝑥(ω); 𝑀𝑧(ω) = 0,284𝑀𝑥(ω); (Ж.2)

де 𝑃𝑥 — упор, Н; 𝑀𝑥 — крутний момент, Н·м. Розрахованi значення навантажень

за формулами (Ж.1)–(Ж.2) наведено у табл. Ж.2.

У табл. Ж.3 наведено кiлькiсть iтерацiй, що були необхiднi для кожного з ме-

тодiв оптимiзацiї при розрахунку компонентiв НДС при згинаннi валопроводу з

урахуванням змащення в одному та в усiх пiдшипниках. Як i очiкувалось, через

зростання кiлькостi змiнних в оптимiзацiї у 2–му i третьому варiантах (змаще-

ння у всiх пiдшипниках) кiлькiсть iтерацiй бiльше, нiж у 1–му (змащення лише

у 1–му пiдшипнику). Слiд зазначити, що при використаннi лише методу внутрi-

шньої точки при розгляданнi змащення у всiх пiдшипниках, розв’язок зовсiм не
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Таблиця Ж.2 — Гiдродинамiчнi навантаження на ГГ

ω, об/хв 𝑃𝑥, кН 𝑃𝑦, кН 𝑃𝑧, кН 𝑀𝑥, кН·м 𝑀𝑦, кН·м 𝑀𝑧, кН·м
60 210,8 10,5 10,1 198,9 69,6 56,5

80 374,7 18,7 18,0 353,7 123,8 100,4

100 585,5 29,3 28,1 552,6 193,4 156,9

120 843,1 42,2 40,5 795,8 278,5 226,0

було знайдено. Це пiдкреслює важливiсть використання обох методiв оптимiза-

цiї, коли декiлька пiдшипникiв вважаються змащеними.

Таблиця Ж.3 — Розрахунковi затрати оптимiзацiї

1 варiант 2 варiант

Метод рою часток, iтерацiй 0 20

Метод внутрiшньої точки, iтерацiї 24. . . 30 56. . . 70

Викликiв цiльової функцiї 109. . . 130 1147. . . 1430

Збiжнiсть моменту вiд гiдродинамiчних тискiв при застосуваннi простого ме-

тоду послiдовних наближень та розробленої релаксацiї показано на рис. Ж.1.

Видно, що простий метод послiдовних наближень (див. рис. Ж.1а) не збiгся,

тодi як релаксацiя тиску точно визначає кутове положення шийки вала (див.

рис. Ж.1б), що демонструє ефективнiсть розробленого методу релаксацiї (див.

пiдроздiл 2.2). Траєкторiї пошуку положення допомiжної опори кормового пiд-

шипника приω = 100 об/хв методами рою часток та внутрiшньої точки показанi

на рис. В.1 та В.2 вiдповiдно, а їх детальний опис наведено у додатку В.

Прогини валопроводу при рiзних швидкостях обертаннях ω у вертикальнiй i

горизонтальнiй площинах показанi на рис. Ж.2 i Ж.3 вiдповiдно. Товстою пун-

ктирною лiнiєю нанесенi результати 1–го варiанта розрахунку, суцiльною лiнi-

єю — 2–го варiанта, а тонкою пунктирною — 1-го варiанта за «ShaftDesigner».

Видно, що результати 1–го варiанту за розробленим алгоритмом i програмою

«ShaftDesigner» повнiстю збiглися, що свiдчить про достовiрнiсть розрахункiв.

Крiм того можна помiтити, що зi збiльшенням швидкостi обертання величини

прогинiв валопроводу у горизонтальнiй площинi зростають, а знак нахилу ший-

ки вала змiнюється у вертикальнiй площинi через збiльшення гiдродинамiчних
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(а) без релаксацiї

(б) з релаксацiєю

Рисунок Ж.1 — Збiжнiсть вертикального моменту у 1–му пiдшипнику:

—o— момент вiд напряму розрахованого тиску 𝑝, —– момент вiд скоректованого

тиску 𝑝*

навантажень на ГГ. Слiд зазначити, що iгнорування змащення в промiжних пiд-

шипниках призводить до змiни прогинiв валопроводу та вiдповiдного положення

шийки вала 1–го дейдвудного пiдшипника до 4% вiд його дiаметрального зазору

δ, тому оцiнювання надiйностi роботи валопроводу може бути неточним. Також

важливим є факт, що прогини валопроводу у 2–му варiантi майже такi самi, як

i у 2–му, тому не були зображенi на рисунках. Це дає пiдстави для введення

припущення, що можна виконувати розрахунок 3-го варiанта у два етапи: ви-

конати розрахунок за 2–им варiантом, а потiм розрахувати цiльову функцiю з

урахуванням деформацiї вкладишiв пiдшипникiв тiльки один раз на остаточно-

му розв’язку 2–го варiанту. Такий пiдхiд може призвести до невеликої похибки

у полi тискiв, але значно прискорить розрахунок.

Розподiл ексцентриситетiв шийки вала всiх пiдшипникiв у 2–му варiантi при
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(а) ω = 60 об/хв

(б) ω = 80 об/хв

(в) ω = 100 об/хв

(г) ω = 120 об/хв

Рисунок Ж.2 — Вертикальна проекцiя прогинiв валопроводу
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(а) ω = 60 об/хв

(б) ω = 80 об/хв

(в) ω = 100 об/хв

(г) ω = 120 об/хв

Рисунок Ж.3 — Горизонтальна проекцiя прогинiв валопроводу
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(а) 1–ий пiдшипник (б) 2–ий пiдшипник

(в) 3–iй пiдшипник (г) 4–ий пiдшипник

Рисунок Ж.4 — Положення шийки вала усерединi зазору пiдшипникiв (2

варiант): ∘ — носовий край шийки, ∙ — кормовий край шийки

рiзних швидкостяхω проiлюстровано на рис. Ж.4. Гiдродинамiчнi навантаження

на ГГ спричиняють значний перекос вала у 1–му дейдвудному пiдшипнику, має

мiсце невеликий нахил шийки вала у 2–му пiдшипнику, а в iнших пiдшипниках

шийки майже паралельнi до осей пiдшипникiв. Слiд зазначити, що напрям вер-

тикального нахилу шийки у дейдвудному пiдшипнику змiнюється зi зростанням

швидкостi ω.
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(а) (б)

Рисунок Ж.5 — Навантаження на опори

Залежностi навантаження на пiдшипники R вiд швидкостi обертання вало-

проводу та варiанта розрахунку наведенi на рис. Ж.5. Можна помiтити, що з

ростом швидкостi ω частина навантаження перерозподiляється з 1–го на 2–ий

пiдшипник, збiльшуючи навантаження на 2–ий пiдшипник у два рази при змiнi

швидкостi з ω = 60 до ω = 120 об/хв. у той же час, змiни реакцiй на третьо-

му та четвертому пiдшипниках незначнi. Слiд зазначити, що має мiсце невелика

рiзниця мiж навантаженнями на опори мiж 1–им та 2–им варiантами, у той час,

як мiж 2–им i 3–iм варiантами рiзниця у навантаженнях майже вiдсутня, що до-

зволяє зробити важливий висновок, що навантаження на пiдшипники майже не

залежить вiд деформацiї вкладиша.

Залежностi максимального тиску 𝑝max та мiнiмальної товщини плiвки змаще-

ння ℎmin у 1–му дейдвудному пiдшипнику в залежностi вiд ω та розрахункового

варiанту зображенi на рис. Ж.6. Як можна очiкувати, зi зменшенням мiнiмаль-

ної товщини плiвки максимальний тиск у пiдшипнику збiльшується i найбiльшi

значення мають мiсце при великих перекосах шийки вала (ω = 60 та ω = 120

об/хв). Слiд зазначити, що iгнорування змащення промiжних пiдшипникiв при-

звело до похибки максимального тиску у кормовому пiдшипнику 30% у випадку

кормового крайового навантаження (ω = 60 об/хв) та 22% у випадку носового

крайового навантаження (ω = 120 об/хв), що iлюструє важливiсть врахування
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(а) Максимальнi гiдродинамiчнi тиски (б) Мiнiмальна товщина плiвки

Рисунок Ж.6 — Характеристики роботи 1-го дейдвудного пiдшипника

змащення у всiх пiдшипниках валопроводу. Крiм того, врахування деформацiї

вкладиша у 3-му варiантi призвело до зменшення максимальних тискiв вiд 20%

до 80% порiвняно з 2–им варiантом. Мiнiмальна товщина плiвки у свою чергу

збiльшилась вiд 18% до 180%. Це свiдчить про недопустимiсть iгнорування де-

формацiї вкладишiв з еластомерiв та гум у експлуатацiйних станах валопроводу

розрахункiв центрування.

Поля гiдродинамiчних тискiв у 2–му варiантi, поля гiдродинамiчних тискiв i

радiальних пружних перемiщень вкладиша у 3–му варiантi для 1–го дейдвудного

пiдшипника зображенi на рис. Ж.7, Ж.8 та Ж.9 вiдповiдно. Поля тискiв у 2–му

варiантi при ω = 60 i ω = 120 об/хв мають значнi пiки (рис. Ж.7г i Ж.7а), що

спричиненi крайовим навантаженням пiдшипника. Це пiдтверджує можливiсть

використання розробленого методу у найбiльш складних умовах згину валiв.

Якщо порiвнювати епюри тискiв 2–го i 3–го варiантiв, то видно, що при то-

му самому навантаженнi на пiдшипник (див. рис. Ж.5а) епюри з врахуванням

деформацiї вкладиша є значно бiльш розподiленими в обох напрямках 𝑥 та θ

при значному зменшеннi максимальних значень. Можна зробити висновок, що

деформацiя вкладиша призводить до згладжування епюри тискiв. Щодо перемi-

щень вкладиша, то вони корелюють з епюрами тискiв крiм торцiв вкладиша, де

тиски дорiвнюють нулю, а перемiщення мають достатньо великi значення.
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(а) ω = 60 об/хв (б) ω = 80 об/хв

(в) ω = 100 об/хв (г) ω = 120 об/хв

Рисунок Ж.7 — Епюри гiдродинамiчних тискiв у 1–му пiдшипнику (2 варiант)
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(а) ω = 60 об/хв (б) ω = 80 об/хв

(в) ω = 100 об/хв (г) ω = 120 об/хв

Рисунок Ж.8 — Епюри гiдродинамiчних тискiв у 1–му пiдшипнику (3 варiант)
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(а) ω = 60 об/хв (б) ω = 80 об/хв

(в) ω = 100 об/хв (г) ω = 120 об/хв

Рисунок Ж.9 — Епюри перемiщень вкладиша 1–го пiдшипника (3 варiант)
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ДОДАТОК З. ОСНОВНI ПРИНЦИПИ РОЗРАХУНКУ ХИТАВИЦI

У прийнятої системи координат судна, що зображена на рис. З.1, початок

координат знаходиться на перетинi основної площини та кормового перпенди-

куляра. Напрями осей прийнятi такi самi, як i у системi координат валопроводу

(рис. 3.1), положення якої у системi координат судна характеризується коорди-

натами 𝑥𝑠, 𝑦𝑠 та 𝑧𝑠.

Рисунок З.1 — Система координат судна

При русi судна на хвилях, на валопровiд дiють додатковi експлуатацiйнi фа-

ктори, порiвняно до руху на тихiй водi. По–перше, як i на будь–який iнший при-

стiй судна, на валопровiд дiють iнерцiйнi навантаження вiд прискорень хитавицi.

По–друге, пiд час хитавицi гiдродинамiчнi навантаження на ГГ, що передаються

на валопровiд, будуть зазнавати додаткових змiн: через змiни поля швидкостей у

диску ГГ, через прискорення вiд хитавицi та оголення. По–третє, на корпус судна

дiють тиски, сили та моменти вiд хвиль та хитавицi, що спричиняють додатко-

вий загальний згин корпусу судна та мiсцевi деформацiї перекриттiв корпусу, що

у свою чергу призводить до поперечних перемiщень пiдшипникiв валопроводу.

На даний час, лiнiйна гiдродинамiчна теорiя розрахунку хитавицi на регу-

лярних хвилях є довершеною та пiдтверджена практикою протягом пiв столiття

[289]. Фундаментальний вклад у розробку методу розрахунку хитавицi на регу-

лярних хвилях був закладений А. Н. Криловим [366]. Цей метод далi був роз-

винутий М. Д. Хаскiндом [367], який уточнив вирази для розрахунку хвильових

збурень. Основними припущеннями гiдродинамiчної теорiї хитавицi є: прямо-
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стiннiсть бортiв судна, малi амплiтуди хвиль та хитавицi, вiдсутнiсть гiдроди-

намiчної взаємодiї мiж поперечними перерiзами судна. Диференцiйнi рiвняння

повздовжньої хитавицi вiдповiдно до лiнiйної гiдродинамiчної теорiї хитавицi

[289, 368], що були запрограмованi автором та використанi для математичної

моделi дисертацiї, наведенi у додатку И.

У роботi [327] було доведено доведено, що найбiльшi прискорення виника-

ють в вертикальному напрямку пiд час повздовжньої хитавицi на зустрiчному

хвилюваннi, а прискорення в повздовжньому i поперечному напрямках при бор-

товiй хитавицi значно менше. Крiм того, на найбiльш цiкавих для дослiдже-

ння iнтенсивних режимах хвилювання, капiтани зазвичай вибирають зустрiчнi

курси хвиль для попередження перекидання судна. Тому в данiй роботi розгля-

далася тiльки повздовжня хитавиця на зустрiчних хвилях, що дозволяє значно

спростити задачу розрахунку хитавицi з припустимою похибкою. У цьому разi,

розглядається лише вертикальна та кiльова хитавиця, а бортова, горизонтально-

поперечна хитавиця та рискання вважаються вiдсутнiми.

Iснує також велика кiлькiсть методiв, що дозволяють враховувати рiзного ро-

ду нелiнiйностi у процесi хитавицi, але мають значно складнiшi математичнi

моделi. В роботi [327] було показано, що при малих числах Фруда i (або) не-

великiй крутостi хвиль, у першому наближеннi можна не враховувати нелiнiйнi

ефекти хитавицi, що дає похибку в безпечну сторону. Також останнiм часом ве-

ликого поширення набувають CFD методи та панельний метод, якi дозволяють

найбiльш точно моделювати хитавицю судна на хвилях, однак потребують дов-

гий час вiд початку пiдготовки розрахунку до отримання кiнцевого результату

та велику потужнiсть електронних обчислювальних машин.

Для перевiрки правильностi реалiзацiї методу розрахунку регулярної хита-

вицi на зустрiчних хвилях [289], були виконанi тестовi розрахунки i порiвнянi

з результатами низки класифiкацiйних товариств за лiнiйною теорiєю хитавицi,

що наведено у [369], та результатами розрахункiв Сердюченко А. М. з урахува-

нням нелiнiйностi по крутостi хвилi [370]. Тестове судно IACS мало наступнi

характеристики: довжина мiж перпендикулярами 𝐿 = 160 м; ширина 𝐵 = 24,2

м; осадка 𝑑 = 8 м; водотоннажнiсть ∆ = 18000 т, та розраховувалося на хвилi з

висотою ℎ = 2 м та вiдносною довжиною у межах λ/𝐿 = 0,3 . . . 1,5. На рис. З.2

наведено порiвняльнi графiки прилучених мас (рис. З.2а) та коефiцiєнтiв дем-
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пфування (рис. З.2б) судна для швидкостей 𝑣 = 0 та 𝑣 = 21 вузлiв при вiдноснiй

довжини хвилi λ/𝐿 = 1. На рис. З.3 наведено порiвняльнi графiки амплiтуди

вертикальної (рис. З.3а), кiльової хитавицi (рис З.3б) та згинального моменту на

мiделевому перерiзi (рис З.3в). З графiкiв можна зробити висновок про достатню

вiдповiднiсть розрахункових значень прилучених мас, коефiцiєнтiв демпфуван-

ня, амплiтуд хитавицi з результатами класифiкацiйних товариств та Сердюченко

А. М. Через те, що у роботi [370] врахованi нелiнiйнi ефекти хитавицi, значен-

ня згинальних моментiв мають дещо бiльшi значення порiвняно з результатами

автора та [369].

У силу того, що викликанi хвилями перемiщення судна мають випадковий

характер, цей рух точки також є випадковим процесом i може бути охаракте-

ризований лише у статистичному сенсi [371]. Найбiльш простим та поширеним

методом розрахунки хитавицi на нерегулярних хвилях є спектральний метод,

математичний апарат якого було запозичено у радiоелектронiцi [289, 318, 371].

Вiдповiдно до спектральної теорiї, процеси морського хвилювання та хитавицi

судна представляються як суперпозицiя низки незалежних гармонiчних коливань

(морських хвиль, хитавицi судна) з рiзними частотами. Стандартне застосуван-

ня спектральної теорiї у розрахунках хитавицi зводиться до розрахунку спектра

морських хвиль, амплiтудно–частотної характеристики та подальшого розрахун-

ку спектру хитавицi, з якого можна отримати дисперсiю та амплiтуди певної

забезпеченостi. У такого пiдходу є суттєвий недолiк, а саме обмеженiсть i аб-

страктнiсть результатiв розрахункiв.

У данiй роботi був застосований пiдхiд, що заснований на представленi ре-

зультатiв розрахункiв в залежностi вiд часу, а не вiд частоти, як це зазвичай роби-

ться. Це дозволяє у кожний момент часу розраховувати експлуатацiйнi фактори,

що дiють на валопровiд, з урахуванням фази їх взаємодiї, а пiсля цього визначати

НДС валопроводу та умови роботи пiдшипникiв. Далi, методи теорiї ймовiрно-

стей безпосередньо застосовуються для статистичного опрацювання реалiзацiй

компонентiв НДС при згинаннi валопроводу та параметрiв пiдшипникiв.

Як енергетичний спектр нерегулярних хвиль у роботi використовувався спектр

JONSWAP [372, 373], який будується в залежностi вiд висоти iстотних хвиль ℎ1/3
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(а) Прилученi маси

(б) Коефiцiєнти демпфування

Рисунок З.2 — Гiдродинамiчнi характеристики судна IACS Ship
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(а) Амплiтуда вертикальної хитавицi (б) Амплiтуда кiльової хитавицi

(в) Амплiтуда згинального моменту на мiделi

Рисунок З.3 — Параметри хитавицi судна IACS на регулярних хвилях

Рисунок З.4 — Швидкiсть судна на хвилях
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i середнього перiоду хвилювання 𝑇 та визначається за наступною формулою

𝑆(σ) = 0,658
𝐴

σ5
exp

(︂
−𝐵

σ4

)︂
𝐶(σ), м2с/рад, (З.1)

де 𝐴 = 172,75ℎ2
1/3/𝑇

4
; 𝐵 = 691/𝑇

4
; 𝐶(σ) = 3,3exp[−(σ/σ0−1)

2
/(2𝑠2)]; σ0 = 2𝜋/𝑇0

— частота максимуму спектру, рад/с; 𝑇0 = 1,194𝑇 — модальний перiод хвилi

(перiод максимуму спектра), с; 𝑠 = 0,07 при σ < σ0 та 𝑠 = 0,09 при σ > σ0.

Дискретизацiя спектру хвиль у роботi виконується не з постiйним кроком по

частотi (рис. З.5а та З.5б), а за допомогою рандомiзацiї частот хвиль, що описана

у [374], для зменшення необхiдної тривалостi реалiзацiї. На рис. З.5 наведено

приклад застосування даного методу для дискретизацiї на 30 гармонiк спектру

JONSWAP при ℎ1/3 = 10 м та 𝑇 = 8 с. Метод застосовується у наступному

порядку:

1. задається граничнi значення розрахункового дiапазону частот спектра σmin,

σmax та необхiдна кiлькiсть гармонiк 𝑛;

2. дiапазон розбивається на 𝑛 − 1 дiлянок з лiнiйно зростаючим кроком ∆σ*𝑖

для забезпечення бiльш густої сiтки у районi максимуму спектра (рис. З.5в);

3. визначаються новi границi дiлянок σ𝑖 випадково у межах попереднiх дiлянок

σ*𝑖 (рис. З.5г);

4. визначаються новi ширини ∆σ𝑖 = σ𝑖+1 −σ𝑖 та центри рандомiзованих дiапа-

зонiв σ𝑐 𝑖 = (σ𝑖+1 + σ𝑖)/2 (рис. З.5г);

5. визначаються амплiтуди гармонiчних хвиль ℎ𝑖/2 =
√︀
2𝑆(σ𝑐 𝑖)∆σ𝑖 (рис. З.5д).

Швидкiсть судна в умовах морських хвиль знижується з природних при-

чин або примусово нижче максимальної експлуатацiйної швидкостi 𝑣max. Першi

спричиненi додатковим опором судна на хвилях, а другi — примусовим зниже-

нням швидкостi судна капiтаном, для зменшення або усунення негативних на-

слiдкiв хитавицi, наприклад слемiнгу, морської хвороби та iнших. Швидкiсть на

хвилях не може бути знижена нижче деякої межi 𝑣min (приблизно 5 вузлiв [327]),

при якiй рульовий пристрiй зберiгає достатню ефективнiсть для попередження

розвороту судна лагом до хвилi. Розрахунок зниження швидкостi на хвилях не

є метою дослiдження, i через недоцiльнiсть його виконання у данiй роботi, ав-

тором дисертацiї запропоновано наступнi вирази для визначення швидкостi на
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(а) Рiвномiрна дискретизацiя спектру

(б) Висоти хвиль при рiвномiрнiй дискретизацiї

(в) Нерiвномiрна дискретизацiя спектру

(г) Рандомiзована дискретизацiя спектру

(д) Висоти хвиль при рандомiзованiй дискретизацiї

Рисунок З.5 — Дискретизацiя спектру морських хвиль
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хвилях у першому наближеннi:

𝑣 =

⎧⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎩
𝑣max, ℎ1/3 ≤ 1;

𝑣min +max (0,∆𝑣ℎ − ∆𝑣𝑇 ) 1 < ℎ1/3 < 14;

𝑣min, ℎ1/3 ≥ 14;

(З.2)

∆𝑣ℎ =
𝑣max − 𝑣min

2

[︃
1 + cos

(︃
𝜋
(︀
ℎ1/3 − 1

)︀
13

)︃]︃
;

∆𝑣𝑇 =

⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎩
0, |𝑇0 − 𝑇𝑅| ≥ 3;

(𝑣max − 𝑣min)
(︀
ℎ1/3 + 12

)︀
104

[︂
1 + cos

(︂
𝜋 (𝑇0 − 𝑇𝑅)

3

)︂]︂
×

× cos

[︂
𝜋

13

(︂
ℎ1/3 −

41

2

)︂]︂
,

⃒⃒
𝑇 0 − 𝑇𝑅

⃒⃒
< 3,

де 𝑇𝑅 = 𝑇ψ/ [1 + 2π (𝑣min + ∆𝑣ℎ) /𝑇ψ𝑔] — резонансний перiод повздовжньої хи-

тавицi; 𝑇ψ — перiод власних коливань при повздовжнiй хитавицi, який можна

визначити за наближеною формулою Ремеза Ю. В. для транспортних суден [375]

𝑇ψ = 𝐾
√
𝑑, (З.3)

де коефiцiєнт 𝐾 визначається лiнiйною iнтерполяцiєю по табл. З.1. Перiод пов-

здовжньої хитавицi, розрахований за формулою (З.3), може лежати у дiапазонi

приблизно 𝑇ψ = 3 . . . 13 с для осадок 𝑑 = 2...20 м.

Таблиця З.1 — Коефiцiєнт для визначення перiоду вiльних коливань

𝐵/𝑑 2 2,5 3 3,5 4 4,5 5

K 2,32 2,44 2,55 2,66 2,76 2,86 2,96

На рис. З.4 зображено приклад розрахунку швидкостi судна на хвилях за

формулою (З.2) для судна з довжиною 𝐿 = 150 м, шириною борта 𝐵 = 25 м,

осадкою 𝑑 = 10 м та експлуатацiйною швидкiстю 𝑣max = 15 вузлiв. Для судна,

що розглядалося як приклад, перiод власної повздовжньої хитавицi дорiвнює

𝑇ψ = 7,7 с.
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ДОДАТОК И. ВИРАЗИ ГIДРОДИНАМIЧНОЇ ТЕОРIЇ ХИТАВИЦI

Розрахунок повздовжньої хитавицi визначається шляхом розв’язання систе-

ми двох диференцiйних рiвнянь вiдносно вертикального ζ та кутового ψ пере-

мiщень судна, їх швидкостей ζ̇, ψ̇ та прискорень ζ̈, ψ̈ [289]:

ζ̈(𝑀 +M33) + ζ̇Λ33 + ζρ𝑤𝑔𝑆 +

+ ψ̈(M35 −𝑀𝑥𝑔) + ψ̇(Λ35 + 𝑣M33) + ψ(−ρ𝑤𝑔𝑆𝑥𝑓 + 𝑣Λ33) =

= (α3 + 𝑖β3)𝑒
𝑖𝜎𝑡; (И.1)

ζ̈(M35 −𝑀𝑥𝑔) + ζ̇(Λ35 − 𝑣M33) + ζ(−ρ𝑤𝑔𝑆𝑥𝑓 − 𝑣Λ33) +

+ ψ̈(𝐼𝑦 +M55) + ψ̇(Λ55 + 𝑣2𝜎−2Λ33) + ψ(ρ𝑤𝑔𝐽𝑦 − 𝑣2M33) =

= (α5 + 𝑖β5)𝑒
𝑖𝜎𝑡, (И.2)

де гармонiчнi коефiцiєнти збурень у правiй частинi визначаються як:

α3 = 𝑟(ρ𝑤𝑔𝐴
𝑐
3 − 𝜎0(M

𝑐
33𝜎 −Λ𝑠

33));

β3 = 𝑟(−ρ𝑤𝑔𝐴𝑠
3 + σ0(M

𝑠
33σ+Λ𝑐

33));

α5 = 𝑟(−ρ𝑤𝑔𝐴𝑥𝑐
3 + σ0(M

𝑥𝑐
33σ−Λ𝑥𝑠

33 − 𝑣(M𝑠
33 +Λ

𝑐
33σ

−1)));

β5 = 𝑟(ρ𝑤𝑔𝐴
𝑥𝑠
3 − σ0(M

𝑥𝑠
33σ+Λ𝑥𝑐

33 − 𝑣(M𝑐
33 −Λ𝑠

33σ
−1))).

Перерiзуючi сили та згинальнi моменти у поперечному перерiзi судна, що ви-

кликанi хитавицею та хвильовими навантаженнями, визначаються як сума ком-

понентiв за наступними формулами [289]:

𝑁3(𝑥0) = 𝐹𝑚
30 + 𝐹 𝑟

30 + 𝐹30 + 𝐹 *
30 + 𝐹 0

30; (И.3)

𝑁5(𝑥0) = 𝐹𝑚
050 + 𝐹 𝑟

050 + 𝐹050 + 𝐹 *
050 + 𝐹 0

050; (И.4)

Окремi компоненти перерiзуючих сил та згинальних моментiв визначаються

наступним чином:

- сили та моменти вiд iнерцiї мас корабля:

𝐹𝑚
30 = −𝑀0(ζ̈− 𝑥𝑔0ψ̈); 𝐹𝑚

050 = −(𝐼𝑦0ψ̈−𝑀0𝑥𝑔0ζ̈) + 𝑥0𝐹
𝑚
30 ;

- вiдновлювальнi сили та моменти:

𝐹 𝑟
30 = −𝑔(𝑀0 − ρ𝑤(𝑉0 − 𝑆0ζ+ 𝑆0𝑥𝑓0ψ));

𝐹 𝑟
050 = 𝑔((𝑀0𝑧𝑔0 − ρ𝑤𝑉0𝑧𝑐0)ψ+𝑀0𝑥𝑔0 − ρ𝑤(𝑉0𝑥𝑐0 − 𝑆0𝑥𝑓0ζ+ 𝐽𝑦0ψ)) + 𝑥0𝐹

𝑟
30;
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- iнерцiйно–демпфуючi сили та моменти:

𝐹30 =− (M330ζ̈+ (Λ330 − 𝑣µ330)ζ̇− 𝑣Λ330ζ+M350ψ̈+

+ (Λ350 + 𝑣(M330 + 𝑥0µ330) + 𝑣2σ−2Λ330)ψ̇+

+ 𝑣(Λ330 + 𝑥0Λ330 − 𝑣µ330)ψ);

𝐹050 =− ((M350 + 𝑥0M330)ζ̈+ (Λ350 − 𝑣M330 + 𝑥0Λ330)ζ̇− 𝑣Λ330ζ+

+ (M550 + 𝑥0M350)ψ̈+ (Λ550 + 𝑣2σ−2Λ330 + 𝑥0(Λ350 + 𝑣M330))ψ̇−

− 𝑣(𝑣M330 − 𝑥0Λ330)ψ);

- сили i моменти вiд головної частини збурювальних навантажень:

𝐹 *
30 = ρ𝑤𝑔𝑟(𝐴

𝑐
30 − 𝑖𝐴𝑠

30)𝑒
𝑖σ𝑡; 𝐹 *

050 = −ρ𝑤𝑔𝑟(𝐴𝑥𝑐
30 − 𝑥0𝐴

𝑐
30 − 𝑖(𝐴𝑥𝑠

30 − 𝑥0𝐴
𝑠
30))𝑒

𝑖σ𝑡;

- сили i моменти вiд дифракцiйної частини збурювальних навантажень:

𝐹 0
30 =− 𝑟σ0(M

𝑐
330σ−Λ𝑠

330 + 𝑣κ0
30(µ330 sin 𝑘1𝑥0 +Λ330σ

−1 cos 𝑘1𝑥0)−

− 𝑖(M𝑠
330σ+Λ𝑐

330 − 𝑣κ0
30(µ330 cos 𝑘1𝑥0 −Λσ−1 sin 𝑘1𝑥0)))𝑒

𝑖σ𝑡;

𝐹 0
050 =+ 𝑟σ0(M

𝑥𝑐
330σ−Λ𝑥𝑠

330 − 𝑣(M𝑠
330 +Λ

𝑐
330σ

−1)− 𝑥0(M
𝑐
330σ−Λ𝑠

330)−

− 𝑖(M𝑥𝑠
330σ+Λ𝑥𝑐

330 + 𝑣(M𝑐
330 −Λ𝑠

330σ
−1)− 𝑥0(M

𝑠
330σ+Λ𝑐

330)))𝑒
𝑖σ𝑡.

Параметри у перерiзi 𝑥0 мають позначення 0 у нижньому iндексi та визнача-

ються iнтегруванням методом трапецiй за наступними формулами:

𝑀0 =
𝑥0∫︀
0

𝑚 d𝑥; 𝑥𝑔0 =
1

𝑀0

𝑥0∫︀
0

𝑚𝑥 d𝑥; 𝐼𝑦0 =
𝑥0∫︀
0

𝑚(𝑥2 + 𝑧2
𝑚) d𝑥; 𝑉0 =

𝑥0∫︀
0

ω𝑓𝑟 d𝑥;

𝑆0 =
𝑥0∫︀
0

𝑏 d𝑥; 𝑥𝑓0 =
1

𝑆0

𝑥0∫︀
0

𝑏𝑥 d𝑥; 𝐽𝑦0 =
𝑥0∫︀
0

𝑏𝑥2 d𝑥;

𝑥𝑐0 =
1

𝑉0

𝑥0∫︀
0

ω𝑓𝑟𝑥 d𝑥; 𝑧𝑐0 =
1

𝑉0

𝑥0∫︀
0

ω𝑓𝑟𝑧𝑐 d𝑥; 𝑧𝑔0 =
1

𝑀0

𝑥0∫︀
0

𝑚𝑧𝑚 d𝑥;

M330 =
𝑥0∫︀
0

µ33 d𝑥; M350 = −
𝑥0∫︀
0

µ33𝑥 d𝑥; M550 =
𝑥0∫︀
0

µ33𝑥
2 d𝑥;

Λ330 =
𝑥0∫︀
0

λ33 d𝑥; Λ350 = −
𝑥0∫︀
0

λ33𝑥 d𝑥; Λ550 =
𝑥0∫︀
0

λ33𝑥
2 d𝑥;

𝐴𝑐
30 =

𝑥0∫︀
0

𝑏κ3 cos 𝑘1𝑥 d𝑥; 𝐴𝑠
30 =

𝑥0∫︀
0

𝑏κ3 sin 𝑘1𝑥 d𝑥;

𝐴𝑥𝑐
30 =

𝑥0∫︀
0

𝑏κ3𝑥 cos 𝑘1𝑥 d𝑥; 𝐴𝑥𝑠
30 =

𝑥0∫︀
0

𝑏κ3𝑥 sin 𝑘1𝑥 d𝑥;
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M𝑐
330 =

𝑥0∫︀
0

κ0
3µ33 cos 𝑘1𝑥 d𝑥; M𝑠

330 =
𝑥0∫︀
0

κ0
3µ33 sin 𝑘1𝑥 d𝑥;

Λ𝑐
330 =

𝑥0∫︀
0

κ0
3λ33 cos 𝑘1𝑥 d𝑥; Λ𝑠

330 =
𝑥0∫︀
0

κ0
3λ33 sin 𝑘1𝑥 d𝑥;

M𝑥𝑐
330 =

𝑥0∫︀
0

κ0
3µ33𝑥 cos 𝑘1𝑥 d𝑥; M𝑥𝑠

330 =
𝑥0∫︀
0

κ0
3µ33𝑥 sin 𝑘1𝑥 d𝑥;

Λ𝑥𝑐
330 =

𝑥0∫︀
0

κ0
3𝑥λ33 cos 𝑘1𝑥 d𝑥; Λ𝑥𝑠

330 =
𝑥0∫︀
0

κ0
3𝑥λ33 sin 𝑘1𝑥 d𝑥,

де 𝑣 — швидкiсть судна, м/с; σ0 — дiйсна частота хвилi, 1/с; σ = σ0 − 𝑘𝑣 cos ε =

σ0 + 𝑘𝑣 — частота зустрiчi судна з хвилями, рад/с; 𝑘1 = 𝑘 cos ε = −𝑘 — хви-

льове число для зустрiчних хвиль; 𝑚 — погонна маса судна, кг/м; 𝑧𝑚 — центр

ваги маси судна у перерiзi, м; 𝑏 — ширина ватерлiнiї, м; ω𝑓𝑟 — площа пiдводної

частини шпангоута, м2; 𝑧𝑐 — аплiката центра ваги площi ω𝑓𝑟, м; µ33 — прилученi

маси шпангоутного контуру, кг/м; λ33 — коефiцiєнт демпфування шпангоутного

контуру, кг/м·c; κ3 — редукцiйний коефiцiєнт головної частини збурень для пере-

рiзу 𝑥0 при зустрiчному хвилюваннi; κ0
3 = κ2 sin

2 ε+ κ6 cos
2 ε = κ6 — коефiцiєнт

дифракцiйної частини збурень для перерiзу 𝑥0.

Розрахунковi параметри для диференцiйних рiвнянь (И.1) та (И.2) визначаю-

ться через 𝑥0 = 𝐿, тобто для всього судна, та позначаються без 0 у нижньому

iндексi. Слiд зазначити, що якщо прирiвняти до нуля перерiзуючу силу (И.3) та

згинальний момент (И.4) при 𝑥0 = 𝐿, то можна отримати диференцiйнi рiвняння

(И.1) та (И.2).

Прилученi маси µ33 та коефiцiєнти демпфування λ33 у роботi визначаються за

графiками Салькаєва А. З. [375], якi побудованi на основi теоретичного розв’язку

М. Д. Хаскiнда. Редукцiйний коефiцiєнт головної κ3 та коефiцiєнт дифракцiйної

κ6 частини збурень у роботi визначаються за виразами гiдродинамiчної теорiї

хитавицi [289]. Залежностi прилучених мас, коефiцiєнтiв демпфування, коефi-

цiєнтiв головної та дифракцiйної частин збурення були вiдцифрованi автором

дисертацiї, пiсля чого для розрахункiв була застосовувана iнтерполяцiю по гео-

метричних параметрах пiдводної частини шпангоуту та частотi коливань. Слiд

зазначити, що значення прилучених мас та коефiцiєнтiв демпфування у крайнiх

перерiзах судна слiд брати нульовими [289].
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ДОДАТОК К. ВИХIДНI ДАННI ПО КОНТЕЙНЕРОВОЗУ

КОНТЕЙНЕРОМIСТКIСТЮ 4400 TEU

Рисунок К.1 — Загальний вигляд судна

Таблиця К.1 — Головнi характеристики судна

Параметр Познач. Розмiрн. Значення

Довжина мiж перпендикулярами 𝐿 м 281,6

Ширина 𝐵 м 32,25

Висота борта на мiделi 𝐷 м 21,4

Осадка проектна 𝑑 м 12

Диферент проектний ∆𝑑 м 0

Водотоннажнiсть проектна ∆ т 76298,2

Осадка при центруваннi 𝑑𝑎𝑙 м 5,982

Диферент при центруваннi ∆𝑑𝑎𝑙 м -0,254

Водотоннажнiсть при центруваннi ∆𝑎𝑙 т 32670,1

Експлуатацiйна швидкiсть 𝑣 вуз 23

Шпацiя у середнiй частинi судна 𝑎 м 0,805

Модуль пружностi матерiалу корпусу 𝐸 МПа 2 · 105

Коефiцiєнт Пуассона матерiалу корпусу ν 0,29

Момент iнерцiї мiделя 𝐼𝑦 м4 357,65

Площа мiделевого перерiзу 𝐴 м2 4,694

Площа мiделя, що працює на зсув 𝐴′ м2 2,225

Положення нейтральної вiсi мiделя 𝑒 м 10,59
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Рисунок К.2 — Проекцiя корпус теоретичного креслення

Рисунок К.3 — Схема мiделевого перерiзу судна
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Рисунок К.4 — Розподiл ваги вздовж судна

Рисунок К.5 — Момент iнерцiї еквiвалентного бруса

Рисунок К.6 — Площа на зсув еквiвалентного бруса
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Рисунок К.7 — Розрахункова схема днищового перекриття МВ

Таблиця К.2 — Характеристики балок набору днищового перекриття МВ

Назва 𝐼 , м4 𝐴′, м2 𝑧𝑛𝑎, м

Флор 0,0625 0,0363 1,243

Флор (52–78 шп. у районi картерної ями) 0,0315 0,0269 0,916

Флор (79–80 шп.) 0,0427 0,031 1,049

Вертикальний кiль (19–52 шп.) 0,1751 0,1295 1,256

Вертикальний кiль (52–78 шп.) 0,0124 0,0513 1,407

Вертикальний кiль (78–81 шп.) 0,1167 0,110 1,060

Пiдкрiплення (52–78 шп.) 0,1247 0,0414 1,409

1 стрiнгер (41–52 шп.) 0,1033 0,034 1,219

1 стрiнгер (52–78 шп.) 0,1034 0,034 1,521

1 стрiнгер (78–81 шп.) 0,0723 0,029 1,029

2 стрiнгер (48–78 шп.) 0,0964 0,034 1,222

2 стрiнгер (78–81 шп.) 0,0673 0,029 1,031

3 стрiнгер (65–78 шп.) 0,1158 0,034 1,215

3 стрiнгер (78–81 шп.) 0,0813 0,029 1,026

4 стрiнгер (69–78 шп.) 0,1031 0,034 1,219

4 стрiнгер (78–81 шп.) 0,0721 0,029 1,029
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Рисунок К.8 — Загальний вигляд моделi валопроводу

Таблиця К.3 — Загальнi характеристики валопроводу

Параметр Розмiрн. Значення

Дiаметр гребного вала м 0,835

Довжина гребного вала м 10,782

Дiаметр кормового промiжного вала м 12,900

Довжина кормового промiжного вала м 0,685

Дiаметр Носового промiжного вала м 12,873

Довжина носового промiжного вала м 0,685

Довжина еквiвалентної балки двигуна м 16,448

Модуль пружностi матерiалу вала МПа 206000

Коефiцiєнт Пуассона матерiалу вала 0,3

Тип передачi Пряма

Марка двигуна MAN B&W 9K90MC

Номiнальна потужнiсть двигуна кВт 36510

Номiнальна швидкiсть обертання об/хв 93

Кiлькiсть цилiндрiв 9

Вага кривошипу, шатуна та поршня кН 436,9

Температурне змiщення пiдшипникiв двигуна мм 0,37
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Таблиця К.4 — Параметри пiдшипникiв валопроводу

Назва 𝑥𝑏 , м 𝑙𝑏, м ∆, мм 𝑡𝑏, мм 𝐸𝑏, МПа ν𝑏 µ, Па·с 𝑤𝑧 , мм

Дейдвудний 3,412 1,8 0,8 4 47000 0,3 0,0869 0

Промiжний 1 13,007 0,69 0,4 5 47000 0,3 0,0869 -1,247

Промiжний 2 20,252 0,69 0,4 5 47000 0,3 0,0869 -0,372

Промiжний 3 28,702 0,69 0,4 5 47000 0,3 0,0869 0,7634

Двигун 1 37,305 0 0 — 0

Двигун 2 38,585 0 0 — 0

Двигун 3 40,187 0 0 — 0

· · · · · · 0 0 — 0

Двигун 10 51.401 0 0 — 0

Двигун 11 53,003 0 0 — 0

Таблиця К.5 — Загальнi характеристики гребного гвинта

Параметр Познач. Розмiрн. Значення

Дiаметр 𝐷𝑝𝑟 м 8,250

Дискове вiдношення 𝐴𝑒/𝐴0 0,795

Кiлькiсть лопатей 𝑍 6

Середнiй крок 𝑃 м 8,448

Вiдкидка лопатi град. -5,54

Дiаметр маточини 𝑑0 м 1,456

Довжина маточини 𝑙0 м 1,650

Маса 𝑀𝑝𝑟 кг 62950

Об’єм 𝑉𝑝𝑟 м3 5,246

Обертання Правого кроку
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Рисунок К.9 — Теоретичне креслення гребного гвинта

Таблиця К.6 — Геометричнi параметри перерiзiв лопатi гвинта

𝑟 𝐶, мм 𝑃 , мм 𝑇max, мм 𝐻max, мм 𝑋0, мм 𝐶𝑠, мм

1,00 300 8679 5 32 114 -1754

0,95 1400 8679 9 48 560 -1290

0,90 1855 8679 13 62 779 -957

0,80 2280 8646 24 95 1072 -396

0,70 2439 8588 36 133 1220 -1

0,60 2465 8506 48 178 1233 243

0,50 2394 8399 62 217 1197 359

0,40 2218 8250 74 265 1109 392

0,30 1937 8102 83 317 969 374

0,25 1803 8003 85 343 902 326

0,20 1665 7904 86 371 833 275

0,18 1625 7862 86 385 813 269
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ДОДАТОК Л. РЕАЛIЗАЦIЇ ПАРАМЕТРIВ ВАЛОПРОВОДУ

(а) ℎ1/3 = 0,6 м

(б) ℎ1/3 = 7,9 м

(в) ℎ1/3 = 14 м

Рисунок Л.1 — Реалiзацiї вертикальних проекцiй навантажень на пiдшипники

(а) Дейдвудний (б) 1 промiжний

(в) 2 промiжний (г) 3 промiжний

Рисунок Л.2 — Iстотнi амплiтуди вертикальних навантажень на пiдшипники
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(а) ℎ1/3 = 0,6 м

(б) ℎ1/3 = 7,9 м

(в) ℎ1/3 = 14 м

Рисунок Л.3 — Реалiзацiї горизонтальних проекцiй навантажень на пiдшипники

(а) Дейдвудний (б) 1 промiжний

(в) 2 промiжний (г) 3 промiжний

Рисунок Л.4 — Iстотнi амплiтуди горизонтальних навантажень на пiдшипники

277



(а) ℎ1/3 = 0,6 м

(б) ℎ1/3 = 7,9 м

(в) ℎ1/3 = 14 м

Рисунок Л.5 — Реалiзацiї розцентрування шийок валiв у вертикальнiй площинi

(а) Дейдвудний (б) 1 промiжний

(в) 2 промiжний (г) 3 промiжний

Рисунок Л.6 — Iстотнi амплiтуди розцентрування шийок валiв у вертикальнiй

площинi
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(а) ℎ1/3 = 0,6 м

(б) ℎ1/3 = 7,9 м

(в) ℎ1/3 = 14 м

Рисунок Л.7 — Реалiзацiї розцентрування шийок валiв у горизонтальнiй

площинi

(а) Дейдвудний (б) 1 промiжний

(в) 2 промiжний (г) 3 промiжний

Рисунок Л.8 — Iстотнi амплiтуди розцентрування шийок валiв у горизонтальнiй

площинi
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(а) ℎ1/3 = 0,6 м

(б) ℎ1/3 = 7,9 м

(в) ℎ1/3 = 14 м

Рисунок Л.9 — Реалiзацiї максимальних тискiв змащення у пiдшипниках

(а) Дейдвудний (б) 1 промiжний

(в) 2 промiжний (г) 3 промiжний

Рисунок Л.10 — Iстотнi амплiтуди максимальних тискiв змащення у

пiдшипниках
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(а) ℎ1/3 = 0,6 м

(б) ℎ1/3 = 7,9 м

(в) ℎ1/3 = 14 м

Рисунок Л.11 — Реалiзацiї мiнiмальної товщини плiвки змащення

(а) Дейдвудний (б) 1 промiжний

(в) 2 промiжний (г) 3 промiжний

Рисунок Л.12 — Iстотнi амплiтуди мiнiмальної товщини плiвки змащення
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(а) ℎ1/3 = 0,6 м

(б) ℎ1/3 = 7,9 м

(в) ℎ1/3 = 14 м

Рисунок Л.13 — Реалiзацiї максимальних напружень у гребному валi
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