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МЕТОДИКА ПРОЕКТИРОВАНИЯ И ПЕРСПЕКТИВНАЯ КОНСТРУКЦИЯ 

СРЕДСТВ СНИЖЕНИЯ ШУМОВ СУДОВЫХ ТРУБОПРОВОДОВ 

 

 
Важной задачей при разработке гидравлических систем судовых силовых установок 

является снижение возникающего в них гидродинамического шума (ГДШ). Одним из 

способов подавления ГДШ является применение гасителей, которые представляют со-

бой устройства, фильтрующие акустические колебания рабочей среды и рассеивающие 

их энергию. Однако существующие методы проектирования гасителей не учитывают 

процессы гидродинамического шумообразования на его элементах. Это приводит к 

значительному снижению эффективности работы гасителей в условиях роста расхода 

рабочей среды. Представлена методика расчета гасителя ГДШ, главное отличие кото-

рой от существующих заключается в моделировании вихревого течения в диффузоре 

центрального канала и расчете возникающего при этом ГДШ. Использование методики 

позволило определить закономерности формирования нестационарного течения в диф-

фузоре. Показано, что максимум среднеквадратичного значения пульсаций рабочей 

жидкости расположен пристеночной области на входе в диффузор центрального кана-

ла. Рассчитана частотная зависимость пульсаций давления рабочей среды в диффузоре 

гасителя. Разработанная методика проектирования гасителя колебаний позволяет дос-

тичь среднего значения коэффициента вносимого затухания равного 10.6 в частотном 

диапазоне от 5 Гц до 1 кГц при скорости течения рабочей среды 30 м/с. 
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Важнейшим фактором, определяющим боевую эффективность кораблей ВМФ и, 

особенно, атомных подводных лодок, является их акустическая скрытность. Акустиче-

ское совершенство судов, прежде всего, необходимо на малошумных режимах боевого 

использования кораблей, при которых их подводная шумность формируется в основном 

за счет работы судовых силовых установок и их систем, а также корабельных механиз-

мов. Улучшение виброакустических характеристик (ВАХ) современных корабельных 

механизмов и создание эффективных средств их виброакустической защиты привели к 

тому, что вклад систем энергетических установок в формирование гидроакустического 

поля кораблей становится определяющим. Значительный вклад в общий акустический 

фон судовой силовой установки вносят колебательные процессы в ее протяженной и 

сложной трубопроводной системе. 

Поэтому снижение колебаний давления и гидродинамического шума (ГДШ) в тру-

бопроводных системах в настоящее время является очень важной и актуальной задачей. 

Потребность в устройствах подавления пульсаций рабочей среды и ГДШ в трубопровод-

ных системах обусловлена, с одной стороны, необходимостью обеспечения работоспо-

собности систем при значительных уровнях колебаний давления и, с другой, в связи с 

ужесточением норм по уровню шума. В связи с этим разработка новых эффективных га-

сителей колебаний и шума в трубопроводных системах является актуальной научно-

технической проблемой. 

В состав любых, используемых на кораблях, трубопроводных систем входят источ-

ники (насосы, вентиляторы и т. п.), сообщающие рабочей среде необходимую энергию, 
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потребители (механизмы, оборудование, теплообменные аппараты и т. д.), использую-

щие эту энергию, и сеть трубопроводов, по которым эта энергия в виде энергии рабочей 

среды передается от источников к потребителям. В трубопроводы включаются функцио-

нально необходимые для работы систем элементы — фасонные части и разнообразная 

арматура, количество которой на современных кораблях очень велико. Так, на атомных 

подводных лодках используются тысячи единиц различной арматуры и примерно такое 

же количество фасонных частей. 

Ведущей отечественной организацией, выполнившей значительный объем работ по 

разработке судовых средств акустической защиты, является ГНЦ ЦНИИ имени академи-

ка А. Н. Крылова. Выполненные в этом институте в течение последних лет работы по 

снижению шумности машин, механизмов и оборудования, входящих в состав корабель-

ных систем, привели к тому, что виброактивность систем на современных и перспектив-

ных кораблях в основном определяется виброшумовыми характеристиками их элемен-

тов — арматуры и фасонных частей, которые формируются при взаимодействии потока 

рабочей среды с обтекаемыми внутренними поверхностями этих элементов. 

Весьма значителен вклад ученых ЦНИИ в области создания специальных средств 

подавления ГДШ в протяженных гидравлических системах (ГС) судовых силовых уста-

новок в целях снижения шумности ГС. В этом направлении широкую известность полу-

чили работы Попкова В.И., Кима Я.А., Будрина С.В., Селезского А.И., Рылеевой Т.В., 

Никифорова А.С, Безъязычного В.В., Попкова С.В. и других [1—4]. В частности, показа-

но, что колебательная энергия от источников распространяется в системе в основном по 

трубопроводам [1]. На рис. 1 сравнены потоки колебательной мощности, излучаемые на-

сосом в опорную виброизоляцию и в трубопроводы (по жидкости и стенкам трубопрово-

да), из которого видно, что в передаче колебательной энергии от источника по трубопро-

воду важную роль играет жидкостной тракт. 

Для снижения передачи колебательной 

энергии по жидкостному тракту трубопрово-

дов используются глушители гидродинамиче-

ского шума. В ЦНИИ им. А. Н. Крылова раз-

работан типовой глушитель гидродинамиче-

ского шума для ГС различного назначения 

[4]. Эффективность их применения подтвер-

ждена большим количеством экспериментов, 

в том числе в натурных условиях. Один из 

результатов приведен на рис. 2. 

Глушитель гидродинамического шума 

включает резиновую цилиндрическую мем-

брану (оболочку), установленную коаксиаль-

но между внутренним перфорированным ме-

таллическим цилиндром и корпусом. Про-

странство между корпусом и резиновой мем-

браной заполнено воздухом, давление в кото-

ром равно давлению в водной среде трубо-

провода. Типовая конструкция глушителя по-

казана на рис. 3. 

Институтом им. А. Н. Крылова предло-

жены также специальные настроечные уст-

ройства в целях управления собственными 

частотами протяженных ГС и их отстройки от 

резонансных режимов. 

 
 

Рис. 1. Соотношение между колебатель-

ными мощностями, излучаемыми насосом  

в опорную виброизоляцию ( aW ) и в тру-

бопроводы (по жидкости flW  и стенкам 

трубопровода stW ) [2]. 
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Рис. 2. Изменение спектра гидродина-

мического шума в системе трубопрово-

дов без применения ГГДШ (1) и с после 

его установки (2) [4]. 

 

Рис. 3. Конструкция глушителя. 
1 — штуцер; 2 — воздушный объем; 3 — корпус глуши-

теля; 4 — перфорированный металлический цилиндр; 

5 — резиновая мембрана [4]; Dy — внутренний диаметр 

трубопровода, L1 — длина стыковочного участка глуши-

теля (в большинстве случаев L1 = L2 — условие равенст-

ва диаметров трубопроводов на входе и выходе глуши-

теля), L3 — длина перфорированного участка централь-

ного канала глушителя. 

 

В Самарском государственном аэрокосмическом университете (СГАУ) на основе 

целого ряда задач повышения надежности изделий аэрокосмической техники под руко-

водством акад. Шорина В. П. и д.т.н., проф. Шахматова Е. В. сформировано научное на-

правление по разработке средств виброакустической защиты трубопроводных систем 

различного назначения. Ключевым элементом данного направления является разработка 

теории выбора параметров гасителей колебаний рабочей среды. 

Положительное влияние гасителей не ограничивается только эффектами снижения 

колебаний рабочей жидкости, но и приводит к снижению уровня вибрации, шума, излу-

чаемого гидромеханическими системами, повышению усталостной прочности, уменьше-

нию переменных напряжений в трубопроводных системах, вызываемых пульсирующим 

потоком рабочей среды. 

Коллектив научной школы, созданной В. П. Шориным, занимается разработкой 

конструктивных схем, расчетом, проектированием и внедрением гасителей колебаний 

более 40 лет. За это время гасители были внедрены в гидравлические системы самолетов 

ЯК-40, АН-22, ТУ-154, ИЛ-76, АН-124, АН-225. Установка гасителей позволила стабили-

зировать работу систем топливопитания двигателей Д18Т, НК-22, НК-25, НК-32. Помимо 

авиационных систем, гасители применяются в изделиях ракетно-космической техники, 

гидролиниях станков, испытательных стендов, сельскохозяйственных машинах и других 

объектах, для которых характерны пульсационные процессы в жидкости. Разработана 

система критериев оценки эффективности действия гасителей [5]: 

 критерии, оценивающие эффективность снижения пульсационных процессов — 

коэффициент вносимого затухания (Квн), коэффициент бегущей волны (КБ) (предложены 

В. П. Шориным); 

 критерий, оценивающий изменение быстродействия системы после введения в 

нее гасителя колебаний — tK (предложен Е. В. Шахматовым); 

 критерий, оценивающий эффективность снижения вибрационных нагрузок — 

коэффициент изменения вибрации (КИВ) (предложен А. Б. Прокофьевым). 

На базе анализа и обобщения внедренных в промышленность гасителей колебаний 

разработаны обобщенная расчетная модель и классификация гасителей (рис. 4), вклю-

чающая схемы, начиная от простейших гасителей (блок А) и заканчивая многоконтур-

ными гасителями (блок Д). Метод проектирования гасителей колебаний для произволь-
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ной ГС сводится к следующему. Принимая в качестве метода расчета и исследования 

многополюсниковых структур традиционный матричный метод, для обобщенной струк-

туры (рис. 5) получим расчетную модель, приведенную на рис. 6. Модель составлена из 

цепочных матриц простейших четырехполюсников, каскадно и параллельно соединен-

ных между собой.  A ,  B ,  C ,  D  на рис. 6 — частотно-зависимые коэффици-

енты матрицы передачи [5, 6]. 
 

 
 

Рис. 4. Классификация гасителей колебаний жидкости [7]. 
Блок А — простейшие гасители; блок Б — Г, П, и Т-образные реактивные гасители (четырехполюсники); 

блок В — гасители с элементами активного сопротивления, блок Г — комбинация структур гасителей  

блоков А, Б и В; блок Д — развитие структур гасителей в радиальном направлении. 

 

 

    
 

Рис. 5. Обобщенная структура гасителей  

блоков А, Б, В. 
XL — комплексное акустическое сопротивление 

центрального канала; X1, X2 — комплексные аку-

стические сопротивления жиклеров на входе и вы-

ходе гасителя; XC — комплексное акустическое со-

противление емкости гасителя. 

 

Рис. 6. Универсальная расчетная модель  

гасителей колебаний. 
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Задача установки в пневмогидромеханическую систему гасителя колебаний, обес-

печивающего заданный уровень снижения виброакустической нагруженности, имеет 

многовариантные решения с большим количеством варьируемых параметров. На основа-

нии данного обобщенного подхода разработан уникальный гаситель колебаний под ру-

ководством д. т. н. Головина А. Н. для реверсивного судового гидропривода НА-360Р, в 

котором отмечались высокоамплитудные колебания давления, возбуждаемые плунжер-

ным насосом с частотами 180—1200 Гц. Особенность разработанного гасителя заключа-

лась в том, что гаситель выполнялся многокамерным, а его эффективность составила 

свыше 40 дБ, что обеспечило выполнение требований по ВШХ. 

Другой значимой разработкой СГАУ в области судовых ГС являются гасители ко-

лебаний для стендовых систем отработки регулирующей гидроарматуры. Важность ука-

занной разработки объясняется тем фактом, что при создании компонентов гидравличе-

ских судовых систем проводятся детальное исследование и доводка виброакустических 

характеристик (ВАХ) устройств. Важной проблемой при этом является корректное опре-

деление ВАХ (и прежде всего ГДШ) в условиях значительных акустических и гидроди-

намических помех, возбуждаемых различным стендовым оборудованием. Принципиаль-

ная схема одного из таких стендов представлена на рис. 7. 

Стендовая система может быть условно разделена на участок подготовки рабочей 

жидкости, включающий в себя насосную станцию и гидрозапорную арматуру, и измери-

тельный участок. Напор создается насосной станцией, состоящей из трех центробежных 

насосов. Требуемый расход обеспечивается напорным, сливным и байпасным клапанами. 

Измерительный участок имеет вибрационную изоляцию от участка подготовки рабочей 

жидкости с помощью гибкой развязки и армированных рукавов. Первоначальная конст-

рукция стенда не предусматривала каких-либо специальных устройств по акустической 

изоляции измерительного участка. Это связано с тем, что фоновое значение гидродина-

мического шума было значительно меньше, чем существовавшие нормы. В последнее 

время нормы были значительно ужесточены. Поэтому потребовалось внедрение уст-

ройств по снижению гидродинамического шума, генерируемого запорной арматурой и 

насосной станцией стенда. Разработку таких устройств необходимо начать с анализа час-

тотного состава подавляемых акустических колебаний. 
 

 
 

Рис. 7. Схема стенда для определения виброакустических характеристик  

элементов гидросистемы [20]. 
Н1 — насос ЦНС 105/240, Н2 — насос 105/490, Н3 — насос 300/240, БК — байпасный клапан, НК —  

напорный клапан, СК — сливной клапан, ГПП1 — входной гаситель пульсаций потока, ГПП2 — выходной 

гаситель пульсаций потока, В1, В2, В3 —вентили переключения насосов, ОИ — объект испытаний, Pвх —

 статическое давление на входе измерительного участка, Pвых — статическое давление на выходе измери-

тельного участка; 1 — входной измерительный участок, 2 — выходной измерительный участок. 
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На рис. 8 показаны типичные спек-

тры гидродинамического шума, регист-

рируемого на измерительном участке 

стенда. Шум характеризуется как широ-

кополосные акустические колебания ра-

бочей жидкости с малыми амплитудами, 

убывающими с увеличением частоты. 

Для подавления акустических колебаний 

рабочей жидкости в гидросистемах ши-

рокое применение нашли гасители коле-

баний [7—26]. Размещение таких уст-

ройств на входе и выходе измерительного 

участка стенда может решить задачу его 

акустической изоляции от гидродинами-

ческого шума в системе. 

Широкополосный состав фонового 

шума означает, что гаситель должен обладать способностью к подавлению колебаний в 

широком диапазоне частот. Добиться решения этой задачи с помощью одного конкрет-

ного типа гасителя нельзя. Поэтому разработка структуры устройства подавления коле-

баний рабочей жидкости сводится к составлению его из каскадов, влияющих на отдель-

ные участки спектра гидродинамического шума [8]. Совокупность таких каскадов позво-

ляет уменьшить амплитуды колебаний давления во всем требуемом частотном диапазо-

не. 

Ввиду подобия уравнений, описывающих распространение вынужденных колеба-

ний в трубопроводах и электрических линиях, для анализа динамических процессов в 

гасителях используются методы теории четырехполюсника [8]. Из теории четырехпо-

люсника известен тип гасителей, принцип действия которых аналогичен принципу дей-

ствия электрических фильтров нижних частот [11, 12]. Поэтому назначением каскада по-

строенного на базе гасителя такого типа будет снижение амплитуд колебаний в высоко-

частотной области гидродинамического шума. В структуре этого устройства реактивные 

элементы содержатся как в последовательных, так и в параллельных плечах. Причем в 

последовательном плече гасителя должен быть элемент индуктивного сопротивления, 

конструктивно представляющий собой трубопровод зауженного сечения, а в параллель-

ном плече — элемент емкостного сопротивления, реализуемый расширительной поло-

стью. Физически работа такого гасителя объясняется тем, что на низких частотах индук-

тивные сопротивления малы, а емкостные велики. На высоких частотах — наоборот. По-

этому в области высоких частот проточная часть гасителя представляет собой большое 

акустическое сопротивление и колебательная энергия гидродинамического шума замы-

кается на расширительной полости, обладающей для нее большой акустическое прово-

димостью. 

Эффективность работы гасителя можно повысить за счет введения в его состав эле-

ментов активного акустического сопротивления, рассеивающих энергию колебаний, ло-

кализованную на его реактивных элементах [13, 14]. Работа гасителя с постоянным ак-

тивным сопротивлением предполагает выполнение условия максимального поглощения 

энергии колебаний. Это обеспечивается при условии равенства волнового сопротивления 

гасителя волновому сопротивлению присоединенного трубопровода. Поскольку в боль-

шинстве случаев волновое сопротивление присоединенного трубопровода активное и не 

зависящее от частоты, то диссипативный элемент гасителя должен обеспечивать схожий 

характер волновых сопротивлений в граничных сечениях гасителя. Активные волновые 

сопротивления, реализуемые в виде дросселирующих элементов, включены в состав вет-

 
 

Рис. 8. Спектр гидродинамического шума  

на измерительном участке стенда. 
Расход в стенде: 1 — 7.0 кг/с; 2 — 22 кг/с;  

3 — 44 кг/с. 
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вей четырехполюсника такого гасителя. Условия активности и постоянства волновых со-

противлений четырехполюсника имеют вид 

пр

ρ
l

r a
S V

 


, 

где r  — сопротивление дросселирующих элементов гасителя; l , S  — длина и площадь 

поперечного сечения соединительного канала; 
прV  — приведенный объем расширитель-

ной полости; a  — скорость звука в рабочей жидкости.  

Условие согласования волновых сопротивлений гасителя и присоединенных трубо-

проводов, обеспечивающее наиболее эффективную работу гасителя, записывается в виде 

т

ρ a
r

S


 , где тS  — площадь поперечного сечения подводящего трубопровода. 

Для снижения габаритов и гидравлического сопротивления гасителя второй каскад 

располагается параллельно первому. Основным его назначением является снижение гид-

родинамического, шума на низких частотах. Традиционно для решения этой задачи ис-

пользуется резонансный контур, горло которого шунтировано активным сопротивлением 

[15—17]. Настройка резонансного контура ω р
 осуществляется на середину нижнего диа-

пазона частот: 

г
р

прр г

ω
S

a
V l

 


, 

где гS  и гl  — соответственно площадь поперечного сечения и длина горла резонатора; 

пррV  — приведенный объем полости резонатора. Введение в резонатор активного сопро-

тивления, шунтирующего горло, приводит к более медленному нарастанию модуля им-

педанса резонансного контура в зарезонансной области частот: 

2 _
р

p
2 2 2 2 2

р р

ω ρ 1 1
ω

1 ω ρ 1 ω ρ ω
Z j
  

         

, 

где 
p

p

Z
Z

r



  — безразмерный импеданс резонаторного контура; г

г прр

ρ
l

r a
S V

  


; 

рω=ω ω ; 
p шρ r R ; шR  — гидравлическое сопротивление шунта. Это позволяет расши-

рить полосу эффективного гашения колебаний относительно резонансной частоты контура. 

Таким образом, первый контур отвечает за расширение частотного диапазона эф-

фективной работы гасителя, а второй контур обеспечивает увеличение затухания на низ-

ких частотах колебаний. 

Ввиду отсутствия информации об импедансах присоединенных гидравлических це-

пей, способность гасителя к снижению акустических колебаний оценивалась по собст-

венным характеристикам: коэффициенту собственного затухания sK  и волновым сопро-

тивлениям со стороны входа 1cZ  и выхода 2cZ . Коэффициент собственного затухания 

представляет собой отношение амплитуды пульсаций давления на входе гасителя к ам-

плитуде пульсаций на выходе при его нагрузке на волновые сопротивления, т. е. когда 

вх 1с   , вых 2с   . 
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Для контура с постоянным активным сопротивлением расчет коэффициента собст-

венного затухания, исходя из условий распределенности параметров, осуществляется с 

помощью выражения: 

 2 2

ПАС

ω
1 1 sins

l
K m

a


    , 

где тm S S  — коэффициент пережатия. 

Коэффициент собственного затухания резонансного контура определяется следую-

щим образом: 

твх твых

рез р1 1
ρ ρ

s

S S
K Z

a a

  
     

   
, 

где 
твхS  и 

твыхS  — площади трубопроводов со стороны входа и выхода соответственно. 

Импеданс резонансного контура 
рZ  определяется с помощью выражения: 

2

г
р л н

г прр

ρ ω ρ

ω

l a
Z K K j

S V

   
      

  

, 

где л 1βK   — линейная часть активного сопротивления горла резонатора; 2
н 1

8β

3π
K g  

— часть активного сопротивления горла резонатора, обусловленная квадратичной со-

ставляющей потерь, подсчитанная по амплитуде колебаний источника; 1β  и 2β  — коэф-

фициенты линейной и квадратичной составляющих гидравлических потерь в горле резо-

натора; 1gAg  — отношение амплитуды объемного расхода в горле резонатора к 

амплитуде объемного расхода источника колебаний. 

Коэффициент собственного затухания гасителя, состоящего из двух каскадов, имеет 

следующий вид: 

рез ПАСs s sK K K  .                                                           (1) 

 

 

Рис. 9. Конструкция гасителя гид-

родинамического шума. 
1 — емкость резонансного контура; 

2 — центральный канал; 3 — емкость 

контура постоянного активного со-

противления; 4, 5 —

 присоединительные фланцы; 6 —

 индуктивность резонансного конту-

ра; 7 — жиклеры; 8, 9 —

 соединительная полость. 
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После расчета основных геометри-

ческих характеристик гасителя колебаний 

разрабатывается его конструкция. На 

рис. 9 представлен эскиз конструктивного 

исполнения гасителя гидродинамическо-

го шума. 

В силу того, что измерительный 

участок имеет проходное сечение 150 мм, 

а присоединительные трубопроводы гид-

ролинии — 200 мм, входной и выходной 

диаметры центрального канала гасителя 

также различны. С учетом переменного 

диаметра конфузора и диффузора цен-

трального канала, переменного диаметра 

расширительной емкости контура с по-

стоянным активным сопротивлением и полости резонатора коэффициент собственного 

затухания имеет расчетную частотную зависимость, представленную на рис. 10. 

Гасители, построенные по описанной схеме, обладают высокой способностью к по-

давлению акустических пульсаций давления в среднечастотном и высокочастотном диа-

пазонах. Причем эффективность контура, подавляющего высокочастотные колебания, 

тем выше, чем выше коэффициент пережатия. С другой стороны коэффициент пережа-

тия, равный отношению площадей поперечного сечения подводящего трубопровода и 

центрального канала, в силу закона сохранения массы, показывает степень повышения 

скорости в центральном канале. В разрабатываемом гасителе 10m , поэтому стацио-

нарная составляющая скорости потока в центральном канале увеличится приблизительно 

в 10 раз. Повышение скорости приводит к увеличению ее градиента в пограничном слое 

и как следствие вызывает повышение гидродинамического шума [27]. В первом прибли-

жении его можно рассчитывать по тем же соотношениям, что и шум турбулентного по-

граничного слоя на бесконечной жесткой пластине: 

 

 

 

 

1 24 7 2 4,52
* **

22 4 7 25 2
ω ω

2.208 10 ω Re 3.09 ln ω Re ωω

η 2 50.82 ω 1.23 ω 1 ω 1.23

приP u

M c при

            
 

        

, 

где  P  — спектральная плотность акустического давления; 0*  u  — динами-

ческая скорость; ωη =μ du dy  — касательные к стенке вязкие напряжения трения; 0μ=ρ 

 — динамическая вязкость жидкости; 0cUM   — число Маха; c  — коэффициент по-

верхностного трения, определяемый из соотношения  2

ω ω 0η ρ / 2c U ; 
1

*16.0625 Re  ; 

* *Re δu    [28]. 

Этот шум обусловлен гидродинамической неустойчивостью высокоскоростного по-

тока вблизи стенки центрального канала, что вызывает зарождение и деление вихревых 

структур [29]. Размеры вихревых структур определяют высокочастотный состав и малую 

мощность генерируемого ими акустического шума. Как показал анализ гидродинамиче-

ского шума стенда, его интенсивность сравнима с интенсивностью собственного шума 

гасителя. Поэтому горло резонансного контура гасителя целесообразно размещать на 

выходе каскада с постоянным активным сопротивлением, тем самым не позволяя собст-

венному шуму гасителя проникать в изолируемый участок гидросистемы. 

Другим источником собственного гидродинамического шума гасителя является 

диффузор центрального канала. Для проверки этого факта проведен вычислительный 

 
 

Рис. 10. Коэффициент собственного затуха-

ния гасителя гидродинамического шума, по-

лученный согласно (1). 
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эксперимент, который позволил выявить закономерности формирования нестационарно-

го течения в диффузоре. На рис. 11—15 показано распределение гидродинамических па-

раметров потока по объему центрального канала. 
 

 
 

Рис. 11. Распределение среднего значения осевой компоненты скорости потока  

по центральному каналу. 

 

 
 

Рис. 12. Распределение мгновенного значения скорости потока  

по центральному каналу. 

 

Вычислительный эксперимент показал, 

что движение жидкости в диффузоре цен-

трального канала сопровождается отрывом 

потока от его стенки. Ввиду сильной турбу-

лентности течения в диффузоре отрыв пото-

ка генерирует вихревые структуры, снос ко-

торых в сливную магистраль происходит пе-

риодически. 

На рис. 13 представлена расчетная час-

тотная зависимость пульсаций давления ра-

бочей жидкости  fE  на выходе из диффу-

зора центрального канала. На рис. 14, 15 

представлено распределение среднеквадра-

тичного значения пульсаций давления и ско-

рости по центральному каналу. 
 

 
 

Рис. 14. Распределение среднеквадратичного значения пульсаций давления  

по центральному каналу. 

 

 
 

Рис. 15. Распределение среднеквадратичного значения пульсаций скорости  

по центральному каналу. 

 

 
 

Рис. 13. Частотная зависимость пульсаций 

давления. Диффузор центрального канала. 
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Как видно из рис. 14, 15 максимум среднеквадратичного значения пульсаций рабо-

чей жидкости расположен в диффузоре центрального канала, а максимальное значение 

на частотной характеристике лежит в диапазоне низких частот порядка 10—20 Гц. 

В результате проведенных расчетных и доводочных работ был сформирован алго-

ритм проектирования гасителя гидродинамического шума, построенного на базе гасите-

лей пульсации давления рабочей жидкости. На первом этапе происходит предваритель-

ный расчет основных геометрических параметров гасителя, соответствующих требуемо-

му значению коэффициента собственного затухания и гидравлическому сопротивлению. 

Разрабатывается его конструкция. Затем с помощью методов теории четырехполюсников 

происходит уточнение коэффициента собственного затухания. Основной рекомендацией 

является размещение горла второго контура гасителя на выходе центрального канала. 

Принципиальным отличием нового алгоритма проектирования гасителя колебаний от 

использующихся ранее является введение второго этапа, который заключается в коррек-

тировке формы диффузора центрального канала при минимизации среднеквадратичного 

значения пульсаций давления рабочей жидкости на выходе из гасителя. Для скорректи-

рованного профиля рассчитывается спектр колебаний давления, возникающих на выходе 

из центрального канала. Зная фоновое значение ГДШ, с использованием коэффициента 

собственного затухания выполняется расчет пульсаций на выходе из гасителя. Затем по-

лученное значение складывается с результатами численного расчета. 

Разработанный алгоритм проектирования гасителя колебаний позволяет достичь 

среднего значения коэффициента вносимого затухания равного 10.6 в частотном диапа-

зоне от 5 Гц до 1 кГц при скорости течения рабочей среды 30 м/с. 

Представленная в статье методика позволяет успешно использовать гасители пуль-

саций не только для подавления высокоамплитудных колебаний давления, но и приме-

нять такие устройства для снижения уровня гидродинамического шума. Это позволяет 

значительно расширить сферу использования гасителей колебания давлений рабочей 

жидкости. 
Работа выполнена при государственной поддержке Министерства образования и науки РФ в рам-

ках реализации мероприятий Программы повышения конкурентоспособности СГАУ среди ведущих миро-

вых научно-образовательных центров на 2013—2020 гг. 
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DESIGN TECHNIQUE AND FUTURE-PROOF SCHEME  

OF THE SHIP PIPE ANTI-NOISE TOOL 

 

 
The main task in the course of hydraulic system of ship power plants construction is to suppress flu-

id-borne noise. One way to get around this problem is the application of the pressure pulsation dam-

pener. The dampener is the device that filters acoustics pulsation in working fluid and scatters their 

energy. However the existing methods of pressure pulsation dampener design do not take into ac-

count the processes of noise formation due the vortexes on its elements. This fact causes the signifi-

cant decline of the dampener efficiency under the rise of the flow rate conditions. In this work the 

new method of pressure pulsation dampener design is presented. The main difference of developed 

method from traditional ones is the modeling of vortex flux in the diffuser of dampener central duct 

and fluid-borne nose occurring in such condition. The use of the method allows to define the process 

pattern of unsteady flux generation in the diffuser. It has been shown that the field of the maximum 

of the root-mean-square pressure pulsation located near the wall at the inlet part of the dampener dif-

fuser. The frequency vs pressure pulsation in the diffuser curve has been simulated. The developed 

design method of the pressure pulsation dampener allowed to achieve mean value of insertion losses 

coefficients equal to 10.6 in the frequency band of 5 Hz to 1 000 Hz under the velocity of the work-

ing fluid up to 30 m/s. 

 

Key words: pressure pulsation muffler, attenuation coefficient, hydrodynamic noise. 

 




