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ОЦІНКА ВЕЛИЧИНИ УСТАЛЕНОГО КУТА ЗАКРУЧУВАННЯ 

ГРЕБНОГО ВАЛА  

Постановка проблеми в загальному вигляді. У режимі, що 

встановився, при одночасному впливі крутних моментів з боку дизе-

ля і з боку гребного гвинта, амплітуди крутильних коливань гребного 

валу (ГВ) розвиваються як в межах, так і поза резонансного діапазо-

ну на тлі кута закручування, що встановився, може довго і значно 

перевищувати допустимі величини. 

Боротьба із резонансними явищами виникаючими у валопрово-

дах внаслідок розвитку крутильних коливань є актуальною пробле-

мою морського судноплавства. Стандарт ISO 3046-5[1] вимагає під-

сумовування внеску всіх  гармонічних складових крутильних коли-

вань на всіх частотах обертання валопроводу. Але в більшості су-

часних наукових робіт практично не приділяється увага тому факту, 

що в процесі експлуатації пропульсивного комплексу усталена вели-

чина кута закручування гребного валу може давати значний внесок в 

розвиток крутильних коливань. Оцінка впливу цього фактора на ос-

нові паспортних даних судна є задачею даної роботи. 

Аналіз останніх досліджень і публікацій. Огляд сучасних уяв-

лень щодо взаємодії елементів пропульсивного комплексу докладно 

представлений в роботі [2].  Відомо, що всі складові пропульсивного 

комплексу судна взаємодіють між собою внаслідок конструктивних 

особливостей. В процесі експлуатації судна, на динамічних режимах, 

характеристики взаємодії можуть посилюватися до значних величин, 

що іноді призводить до виходу з ладу основних вузлів та механізмів 

пропульсивного комплексу [3-5]. Збуджуючі сили, що діють на еле-

менти комплексу, зазвичай мають гармонічні складові, що призво-

дить до збільшення ймовірності виникнення в системі коливань c 

небажаними резонансними частотами та амплітудами [7]. Одночасно 

з цим на гребний вал судна діють внутрішні обурення, що мають 

коливальний характер і виникають у системі автоматичного регулю-

вання частоти обертання дизеля. Як показано в роботах [4, 7], у ди-

намічних режимах вони можуть сильно впливати на розмір небез-
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печних резонансних діапазонів частот обертання валу [7,8] в залеж-

ності від числа лопатей гвинта. 

В роботі [3] показано, що в режимі, що встановився, при одно-

часному впливі вібраційних збурень з боку дизеля і з боку гребного 

гвинта, амплітуда крутильних коливань гребного валу поза резо-

нансного діапазону може тривало і значно перевищувати величину 

номінального моменту дизеля. Автори дослідили можливість появи 

резонансу крутильних коливань гребного валу судна при частоті 

його обертання поза забороненим діапазоном роботи.  

Постановка завдання. Базуючись на паспортних діаграмах суд-

на, технічних характеристиках пропульсивної установки запропо-

нувати алгоритм оцінки усталеного кута закручування  гребного вала 

в рамках двомасової моделі валопроводу. 

Виклад основного матеріалу дослідження.  
Розглянемо варіант прямої передачі механічного моменту мало-

оьертового суднового дизеля на гребний гвинт фіксованого кроку. У 

такому разі відсутність редуктора дозволяє розглядати спрощену 

систему, що складається із двомасової механічної частини валопро-

вода, показаного на рис.1. 

 
Рис. 1. Двомасова модель валопровода 

В такому випадку обертальний рух такої системи описується си-

стемою диференціальних рівнянь, нехтуючи тертям у підшипниках: 
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де  JD, JP – моменти інерції дизеля та гребного гвинта відповідно, 

MD – крутний момент дизеля, Mp – моменти опору на гребному гви-

нті, k – жорсткість гребного вала, Δφ=φD-φP – кут закручування вала.  

В роботі [3] така система рівнянь із врахуванням опору в’язкого 

та сухого тертя використовувалась при дослідженні коливань греб-

ного вала. Але при сталому режимі обертання ωD=ωp=const. Якщо з 

першого рівняння відняти друге отримаємо вираз для визначення 

усталеного кута закручування: 

Моменти інерції обертальних частин роблять внесок лише на пе-

рехідних процесах, але оскільки зміна частоти обертання на судні 

здійснюється тривалий час, то цим внеском можна знехтувати. 

Для визначення Δφу можна використовувати дані паспортної 

діаграми судна. Розрахунок і побудова паспортної діаграми зв'язано з 

використанням значної кількості показників і залежностей, дані про 

які можуть бути отримані дослідним шляхом за результатами натур-

них іспитів судна і його енергетичної установки або за допомогою 

розрахунків на підставі наявних величин, що характеризують еле-

менти гребного гвинта, корпуса судна, і головного двигуна. Побудо-

ва паспортної діаграми за результатами натурних іспитів являється 

практично не здійсненною, тому що вимагає значної кількості 

іспитів для різних умов плавання судна (при різних посадках, швид-

костях, частотах обертання гребного гвинта і т.п.). Ця задача надзви-

чайно трудомістка. З іншого боку, побудова паспортної діаграми, 

ґрунтуючись тільки на результатах розрахунків, може привести до 

істотних неточностей, тому найбільше доцільно будувати паспортну 

діаграму за даними розрахунку, у якому використовуються наявні 

матеріали іспитів судна. 

Тому для обчислення усталеного кута закручування ГВ можна 

користуватися добре відомими із літератури: 
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модуль пружності; 
32

4d
W


 W – полярний момент інерції вала, d - 

діаметр та L – його довжина. 

Найбільші труднощі виникають із визначенням коефіцієнту мо-

менту К2. В роботі [2] запропонована емпірична формула: 

 21202

























m

p

b
KK


 

де 
nD

V
P  – відносна хода, а параметри К20, b, m визначаються 

по таблицям складеним на основі діаграм дії гвинтів. 

Для визначення працездатності формули (1) скористуємось да-

ними судна-прототипу з наступними технічними характеристиками: 

LS = 172 м – довжина судна між перпендикулярами; 

B = 30 м – ширина судна по міделю; 

Т= 9,8 м – осадка судна по вантажну марку. 

Гідродинамічні характеристики гребного гвинта: 

Діаметр гребного гвинта D 5700 мм; 

Крок гвинта Н 3975,8 мм; 

Площа диска гвинта 25,518 м
2 

Площа лопатей 16,007 м
2 

Дискове відношення 0,6273 

Кількість лопатей Z 4; 

Крокове відношення Н/D 0,6975; 

ККД лінії валопроводу ηв 0,987. 

Основні характеристики дизеля фірми «Hyundai» марки 6S50MC-

C7 [8]: 

Діаметр циліндра - 500 мм;  

- хід поршня - 1910 мм; 

 - максимальна тривала потужність дизеля (MCR)  Nе=8580 кВт; 

 - номінальна тривала потужність (NCR) -7293   кВт; 

 - частота обертання при  MCR n =127 об/хв; 

 - частота обертання при  NCR n =120,3 об/хв. 

Характеристики валопроводу: 

- діаметр проміжного вала d1=420 мм; 
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- довжина проміжного вала l1=6006мм 

- діаметр d2=500 мм; 

- довжина гребного вала вала l2=6505мм 

- Модуль пружності G=2,17x10
5
 MPa 

Для швидкості судна V=12  вузлів і частоті обертання n=127об/хв 

із роботи [2] отримаємо параметри формули (2): К20=0,0225, b=0,8, 

m=1,5. 

 Підставив необхідні данні в (1) отримаємо значення усталеного 

кута закручування вала: 

)54,0(109,43 0-3  раду  

Для порівняння максимальна кутова амплітуда резонансних ко-

ливань ГВ в забороненій зоні при n=60 об/хв. досягає 0,05 рад (≈2,9
0
). 

Отриманий результат є прийнятним в порівнянні із амплітудою 

резонансних коливань гребного вала в забороненій зоні частот обер-

тання розрахованою технічним відділом суднобудівельної компанії 

прототипу судна. 

Робота виконувалась в рамках держбюджетної НДР 

№0123U101462 "Мобільна комплексна експрес-діагностика експлуа-

таційного технічного стану суднового пропульсивного комплексу на 

основі його вібраційно – коливальних характеристик". 

 

Висновки 

Оскільки коливальні процеси здійснюються відносно положення 

статичної рівноваги, то його визначення є доцільним при підсумо-

вуванні внеску гармонічних складових в дотичне напруження вало-

проводу. 

Результат розрахунку усталеного кута закручування гребного ва-

ла для судна-прототипу є прийнятним. 

В подальшому, для кожного типу судна на різних режимах 

експлуатації можна скласти таблиці уточнених усталених кутів за-

кручування та відповідних їм дотичних напружень. 
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