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ВВЕДЕНИЕ

Эффективность эксплуатации машин и механизмов во многом определя-
ется совершенством методов технического обслуживания и ремонта.

Традиционный планово-предупредительный метод обслуживания и ре-
монта оборудования не обеспечивает поддержание оборудования в исправном
состоянии в период эксплуатации.

Использование диагностических методов контроля обеспечивает соответ-
ствие между техническим состоянием и объемом работ по техническому об-
служиванию и ремонту.

Основным принципом технического обслуживания и ремонта, основан-
ном на техническом диагностировании, является принцип предупреждения от-
казов в работе оборудования при условии обеспечения максимально возможной
его наработки.

Развитие дефекта в работающей машине с вращающимися частями и в
примыкающем к ней оборудовании определяется методами функциональной
диагностики. Анализ отечественного и зарубежного опыта контроля техниче-
ского состояния систем с вращательным движением силовых узлов показывает,
что для обнаружения возможных отказов наиболее эффективен (до 77 %) кон-
троль состояния оборудования именно по параметрам механических колебаний.
Это обусловлено тем, что пути внешнего проявления скрытых механических
дефектов весьма ограничены. Существуют только два показателя, указываю-
щих на эти дефекты, которые на стадии зарождения легко измерить: темпера-
тура и вибрация. Из этих двух показателей вибрация имеет такие преимущест-
ва, как практически мгновенная реакция на изменение технического состояния
объекта, а также относительная простота измерения.

Вибрация – явление, обычное для оборудования, содержащего движу-
щиеся части. Она возникает из-за некоторых свойств, которые являются естест-
венным следствием изготовления элементов оборудования и характеристик ма-
териалов. При увеличении вибрации эти свойства могут развиться в серьезные
дефекты. В свою очередь развитие дефекта в оборудовании приводит к измене-
нию характеристик вибрации. Увеличение вибрации выше определенного
уровня может привести к разрушению элементов оборудования или характери-
зовать разрушение. Таким образом, вибрация служит как причиной развития
дефектов, так и их индикатором.

Суммируя вышесказанное, можно сформулировать первый вопрос, воз-
никающий при контроле технического состояния оборудования по вибропара-
метрам: какой уровень вибрации опасен? Ответ на этот вопрос весьма непрост.
Его сложность видна, если рассмотреть каждое понятие в этом простом, каза-
лось бы, вопросе.

Рассмотрим вопросы, связанные с понятием «опасен». Во-первых: этот
уровень «опасен» для чего? Для любого элемента агрегата? Для фундамента?
Для присоединенных конструкций? Для обслуживающего персонала? Вряд ли



для всех названных видов оборудования и для персонала, обеспечивающих
эксплуатацию агрегата, будет опасен один и тот же уровень вибрации.

Во-вторых: что значит «опасен»? – Агрегат выйдет из строя немедленно
после достижения этого уровня? Агрегат будет работать, но с повышенной ве-
роятностью отказа? (Тогда в течение какого промежутка времени?) Ухудшатся
технические характеристики агрегата? Вряд ли эти случаи соответствуют оди-
наковым уровням вибрации.

Следующая группа вопросов связана с термином «вибрация».
Во-первых: по какой из величин, характеризующих вибрацию (абсолют-

ная или относительная; виброперемещение, виброскорость или виброускоре-
ние), следует оценивать ее опасность?

Во-вторых: какие из параметров, характеризующих эту величину, следует
измерять при контроле? Решение этих вопросов для каждой группы контроли-
руемого оборудования не одинаково.

«Уровень» – это что? – максимальное значение из измеренных величин
или каким-либо другим образом обработанные данные измерений? Сколько их
(этих измерений) должно быть и в каких точках они должны проводиться? Как
часто? Каким требованиям должен отвечать измерительный прибор и место из-
мерения?

И только последнее, т.е. первое, понятие поставленного «простого» во-
проса содержит в себе только один вопрос – «какой» (количественно)?

В курсе лекций даны ответы на поставленные выше вопросы. Подробно
рассмотрены методы и средства виброакустической диагностики машин и ме-
ханизмов. Особое внимание уделено вопросам анализа вибросигналов и вибро-
диагностике различных узлов и механизмов горных машин и оборудования:
подшипников, валов, зубчатых передач, компрессоров, насосов и электриче-
ских машин.



Лекция 1.ЗАЧЕМ ДИАГНОСТИРОВАТЬ МЕХАНИЗМЫ?
Международная конкурентоспособность предприятий определена тремя

факторами:
- качеством выпускаемой продукции;
- производительностью;
- финансовой структурой.

Для того чтобы сохранить высокую конкурентоспособность, предъявля-
ются все увеличивающиеся требования к производству и организационным ме-
тодам обслуживания. С одной стороны, объемы производства должны быть
увеличены, а с другой стороны, должны быть выполнены все возрастающие
требования безопасности эксплуатации технологического оборудования и ох-
раны окружающей среды.

Эти обстоятельства имеют огромное влияние на производство, поскольку:
- непрерывное увеличение интенсивности труда ведет к более высоким экс-

плуатационным скоростям, пропускной способности и удельной произво-
дительности технологического оборудования;

- необходимость модернизации делает заманчивой идею одновременной ав-
томатизации и слияния производств;

- желание почти неограниченной работоспособности машины приводит к
привлечению самых новых технологий и эффективных стратегий обслужи-
вания оборудования;

- повышенные капитальные вложения в новые технологии производства
требуют использования технологического оборудования в течение макси-
мально возможного срока службы.

Чтобы выполнить все эти требования, обслуживание и поддержание ра-
ботоспособности машин и механизмов должны играть ключевую роль в облас-
тях исследования и разработки, производства и контроля качества технологиче-
ского оборудования.

Какие действия следует предпринять и как они скажутся на стоимости
производства и подготовке персонала, ясно показывают результаты любого
маркетингового исследования.

Результаты исследований, выполненных Немецким Комитетом по обслу-
живания  производства (DKIN),  показывают резкое увеличение в издержках на
техническое обслуживание и текущий ремонт в Федеративной Республике Гер-
мании.

Так за последние 20 лет на 20 химических заводах ФРГ ситуация измени-
лись следующим образом:
- сокращение производственного персонала
- увеличение обслуживающего персонала

~ 80%;
~ 75%.

Подобная тенденция, очевидно, как результат автоматизации имеет место
и в компаниях металлургической промышленности:
- сокращение трудовых ресурсов производства ~ 80 %;



- увеличение количества обслуживающего персонала ~ 100 %.
Цель всех мероприятий по модернизации производства должна заклю-

чаться в создании современных и эффективных машин и использовании их на
самом высоком уровне надежности и работоспособности в течение максималь-
но возможного срока службы.

Передовые достижения в исследовании и разработке, производстве и экс-
плуатации технологического оборудования являются свидетельством того, что
большое количество промышленных предприятий поняли эти цели, для дости-
жения которых требуется привлечение современных методов и ресурсов, обес-
печивающих более эффективную эксплуатацию и сокращение производствен-
ных расходов.

Одной из основных проблем машиностроения является проблема надеж-
ности оборудования. В настоящее время на ремонт и техобслуживание затраты
превышают первоначальную стоимость:
- для станочного парка
- для химического и нефтехимического оборудования
- для автомобилей
- для самолетов

- в 8 раз;
- в 7 раз;
- в 6 раз;
- в 5 раз.

Из-за коррозии  ежегодно  теряется  до  10 %  выплавляемого металла.
При этом важнейшими задачами повышения надежности технологиче-

ского оборудования являются:
- исследование механизмов повреждений;
- информация о запасе прочности для прогнозирования остаточного ресурса

работоспособности;
- создание средств механизации для обслуживания технологического обору-

дования;
- принятие стратегии упреждающего (профилактического) обслуживания;
- улучшение обмена информацией между промышленными предприятиями,

занятыми в одинаковых областях производства и эксплуатирующими од-
нотипное технологическое оборудование.

Диагностика машинных агрегатов обеспечивает необходимую информа-
ционную базу для этих задач, так как позволяет проводить:
- оценку фактического технического состояния машины;
- распознавание признаков развивающихся повреждений;
- идентификацию причин появления дефектов и поврежденных конструк-

тивных элементов машинного агрегата;
- прогнозирование оставшегося ресурса работоспособности.

При последовательном использовании современных методов диагностики
технического состояния можно избежать серьезного повреждения машины и
высоких затрат на ремонт. Кроме того, более убедительным является то, что
влияние поломок машины может быть сокращено, а потери производства могут
быть минимизированы.

Практика доказала, что диагностика машин приводит к эффективному со-
кращению издержек на техническое обслуживание и увеличивает безотказность



машины. Это обеспечивает решающий вклад в увеличение конкурентоспособ-
ности промышленного предприятия. С точки зрения эксплуатационной эффек-
тивности диагностика технического состояния машины является прибыльной,
однако при ошибочной стратегии использования может привести к значитель-
ным финансовым расходам.

1.1 Методы диагностики
Методы диагностики технического состояния машины, доступные для

практического применения, показаны на рисунке 1.

Рисунок 1. Методы технического диагностирования технологического обору-
дования

Выбор метода в конкретном случае определяется не столько конструкци-
ей машины, которую нужно обследовать, сколько, главным образом, зависит от
величины затрат, которые может позволить себе владелец оборудования, и глу-
бины анализа результатов.

Пригодные для анализа результаты при тестовом диагностировании не-
работающей машины можно получить только тогда, когда она находится в
демонтированном состоянии и каждая деталь, включая тела качения подшип-
ников, доступна для исследования на износ, коррозию, усталость и старение.
Это очень дорогая процедура, которая из-за потребных материальных, трудо-
вых и финансовых затрат, применяется только в определенных сферах про-
мышленности, где отказ оборудования грозит катастрофическими последст-
виями.

Несмотря на высокую стоимость, тестовая диагностика не всегда может
обнаружить повреждение или развивающийся дефект, вызванные различными
эксплуатационными факторами, такими как температура, нагрузка и т.п. Ти-



пичными примерами этого могут быть динамический дисбаланс, вызванный
перегревом ротора, расцентровка валопровода или резонанс некоторых деталей
машины.

В случае работающей машины (механизма), существующее и развиваю-
щееся повреждение определяется в полностью собранной машине в условиях
эксплуатации на основе измерений и оценки косвенных признаков дефектов. В
самом простом случае это может быть сделано на основе оценки субъективных
ощущений персонала, обслуживающего оборудование. Сегодня практика субъ-
ективной оценки технического состояния на основе прослушивания (рисунок
2), ощупывания рукой или наложения монеты на горизонтальную поверхность
работающей машины все еще широко используется, поскольку субъективные
ощущения человека отражают особо важные признаки неисправностей.

Рисунок 2. Прослушива-
ние шумов работающего
сетевого насоса

Достоверность этих методов, конечно, ограничена и зависит от опыта ли-
ца, принимающего решение. Сомнительная точность этих результатов не может
являться основой для постановки любого систематического диагноза. Для этой
цели необходимо использовать специальные измерительно-регистрирующие
приборы, с помощью которых исследуемые параметры могут быть точно вос-
приняты, воспроизведены и неоднократно записаны.

1.2 Методические основы определения остаточного
ресурса

Основные этапы программы определения остаточного ресурса приведены
на рисунке3.

Анализ технической документации
Цель – установление номенклатуры технических параметров, опреде-

ляющих отказы и предельные состояния, а также выявление элементов конст-
рукции, рост поврежденности которых может привести к ресурсному отказу.



Особое внимание должно быть уделено анализу критериев причин и последст-
вий отказов (в особенности скрытых, зависимых и внезапных).

Объект, выработавший расчетный ре-
сурс

Оперативная (функциональ-
ная) диагностика

Анализ технической документации
(эксплуатационной, монтажной, ремонт-

ной, расчетной и т.п.)

Экспертное обследование
(визуальный осмотр, геометрические измерения, дефектоскопия, механиче-

ские испытания)

Анализ механизмов повреждения
Выявление определяющих параметров технического состояния

Принятие реше-
ния

Дальнейшая
эксплуатация

Уточнение напряженно-
деформированного состояния, критери-

ев предельных состояний
(методы конечных элементов, граничных
интегральных уравнений, механики раз-
рушения, акустической эмиссии, тензо-

метрирования и т.п.)

Уточнение характеристик
материалов

Выбор критериев
(статическая или длительная прочность, малоцикловая или многоцикловая

усталость, хрупкое разрушение, коррозия и т.п.)

Принятие решения

Продолжение
эксплуатации

 Снижение рабочих
параметров Ремонт Демонтаж

Рисунок 3. Структурная схема определения остаточного ресурса работоспо-
собности



Анализу подлежат: нормативно-техническая, конструкторская и эксплуа-
тационная документация, а также научно-техническая информация об отказах и
повреждениях парка аналогичного оборудования.

По результатам анализа технической документации должно быть пред-
ставлено техническое заключение (или отчет), содержащее:
- карту объекта в виде эскиза и таблиц с указанием элементов и участков,

которые вследствие конструктивных особенностей, технологической реа-
лизации и условий функционирования представляются наиболее предрас-
положенными к повышению повреждений и отказов;

- перечень проанализированной документации;
- базу данных по техническим параметрам объекта;
- программу оперативной диагностики объекта.

Оперативная (функциональная) диагностика
Цель – получение данных о технологических параметрах объекта диагно-

стирования и условиях взаимодействия с окружающей средой.
Оперативная диагностика осуществляется непрерывно или дискретно с

использованием штатного прибороизмерительного комплекса и заключается в
регистрации показателей технологического процесса, служащих параметрами
состояния изделия (температуры, давления, мощности, расхода и выхода тех-
нологического продукта, вибрации и т.д.), и анализе результатов их статистиче-
ской обработки.

В программе оперативной диагностики необходимо предусматривать за-
дание режима функционирования (если это возможно по технологическому
регламенту) и установку на объекте диагностирования дополнительной аппара-
туры, позволяющие наиболее полно выявить повреждение или возможности
возникновения отказов.

Результаты оперативной диагностики должны быть оформлены в виде
протоколов измерений, которые необходимо включить в имеющуюся базу дан-
ных, и представлены в виде технического заключения.

Экспертное обследование
Цель – получение информации о фактическом техническом состоянии

объекта диагностирования и наличии в нем повреждений, с выявлением причин
возникновения и механизма их развития.

Экспертное обследование проводится по программе, разработанной на
основе анализа технической документации и результатов оперативной диагно-
стики применительно к конкретному объекту диагностирования.

В общем случае программой предусматриваются:
- визуальный (внешний и внутренний) контроль, проводимый невооружен-

ным глазом или с помощью оптических приборов;
- измерения геометрических параметров, включая и толщинометрию;
- дефектоскопия (вид и объем устанавливаются с учетом требований полно-

ты и достоверности выявления дефектов и повреждений);



- замеры твердости и безобразцовые измерения механических характери-
стик;

- металлографические исследования (при необходимости);
- определение химического состава металла (при необходимости);
- испытания на прочность (акустико-эмиссионный контроль, тензометрия,

термография и т.п.).
Методика и аппаратура выполнения того или иного способа контроля при

экспертном обследовании регламентируются действующей нормативно-
технической документацией. Применение специальных методик и аппаратуры
возможно только после согласования специализированными организациями и
утверждения Госгортехнадзором России.

Результаты экспертного обследования должны быть оформлены в виде
технического заключения (отчета) с приложением протоколов измерений и карт
дефектности и дополнены  в базу данных по объекту.

При обследовании неисправного (но ремонтопригодного) или нефунк-
ционирующего объекта порядок проведения оперативной диагностики и экс-
пертного обследования может быть изменен.

Анализ повреждений и параметров технического состояния
Цель– установление текущего технического состояния, уровня и меха-

низмов повреждения, фактической нагруженности, необходимых для прогнози-
рования развития этого состояния до предельного в соответствии с установлен-
ными закономерностями доминирующих механизмов повреждения.

Анализ должен включать в себя
- оценку фактической нагруженности основных элементов конструкции, оп-

ределенную как расчетным (по действующей нормативно-технической до-
кументации с учетом выявленных при обследовании параметров состояния
- фактической геометрии и фактических технологических режимов), так и
экспериментальным путем;

- установление механизма образования и развития обнаруженных дефектов с
выявлением возможности возникновения внезапных отказов, при наличии
которых нельзя прогнозировать остаточный ресурс;

- оценку параметров технического состояния и их соответствие требованиям
нормативно-технической  и конструкторской документации. При отклоне-
нии от требований - установление определяющих параметров технического
состояния;

- установление уточненной, по сравнению с указанной в нормативно-
технической документации, системы предельных состояний и их критери-
ев. Например, уровень прогрессирующего формоизменения, уровень пре-
дельных значений механических характеристик при изменении режима на-
гружения, размеры предельно допустимых значений дефектов структуры и
текстуры материала и т.п.



Результаты анализа повреждений и параметров технического состояния
должны быть дополнены в базу данных и оформлены в виде технического за-
ключения с решением:
- о необходимости дальнейших уточняющих расчетов и экспериментальных

исследований напряженно-деформированного состояния и характеристик
материалов;

- о возможности дальнейшей эксплуатации с указанием назначенного ресур-
са.

Уточняющие исследования напряженно-деформированного состояния
и характеристик материала

Цель– получение дополнительной информации о номинальных и местных
напряжениях и деформациях с учетом фактических свойств материалов, необ-
ходимой для установления механизмов повреждений и расчетов остаточного
ресурса.

Уточненные исследования должны выполняться для всех возможных ре-
жимов технологического регламента как теоретическими, так и эксперимен-
тальными методами. При отсутствии достаточно точных и апробированных
расчетных методов экспериментальные методы могут использоваться само-
стоятельно. Кроме того, при достаточном теоретическом и экспериментальном
обосновании могут применяться методы физического или математического мо-
делирования и ускоренные методы испытаний.

Определение уточненных характеристик материалов проводится на об-
разцах, вырезанных из элементов конструкции (так называемых образцах-
свидетелях). Перечень этих характеристик материалов должен включать в себя
свойства, определяемые критериями возникновения и развития дефектов для
фактических условий эксплуатации объекта диагностирования, такими как ма-
лоцикловая, многоцикловая или длительная прочность, ударная вязкость, тре-
щиностойкость, коррозионная стойкость и т.п. Испытание образцов и опреде-
ление характеристик материалов должны проводиться строго в соответствии с
требованиями нормативно-технической документации.

По результатам уточненных исследований устанавливаются подлинные
механизмы повреждений и параметры технического состояния, определяющие
предельное состояние объекта диагностирования.

Определение остаточного ресурса работоспособности
В качестве основного показателя остаточного ресурса при его прогнози-

ровании должен определяться g-процентный ресурс, задаваемый двумя число-
выми значениями: наработкой до отказа и вероятностью того, что в течение
этой наработки предельное состояние не будет достигнуто.

Остаточный ресурс устанавливается на основе совокупности получен-
ной информации путем прогнозирования его технического состояния по опре-
деляющим параметрам до достижения предельного состояния. При этом не-
пременно должны быть:



- известны параметры, определяющие техническое состояние и изменяю-
щиеся соответственно выявленному механизму повреждения объекта диаг-
ностирования;

- определены критерии предельных состояний объекта диагностирования,
достижение которых возможно при развитии выявленных повреждений.

В общем случае выбор метода прогнозирования обосновывается точно-
стью и достоверностью полученных данных, требованиями точности и досто-
верности прогноза, определяемыми риском его дальнейшей эксплуатации, а
также наличием и надежностью системы оперативной диагностики.

При непрерывном (или дискретном) контроле за параметрами техниче-
ского состояния могут допускаться упрощенные методы, по которым прогнози-
рование осуществляется только по одному параметру технического состояния,
например - вибрации.

Результаты выполненных расчетов по прогнозированию оформляются в
виде отчета и служат основанием для принятия решения.

Принятие решения
На основании результатов оценки фактического технического состояния

объекта диагностирования и его остаточного ресурса должно быть принято ре-
шение о дальнейшей судьбе изделия. Оно может быть:
- допущено к дальнейшей эксплуатации;
- допущено к дальнейшей эксплуатации при снижении рабочих параметров

технологического регламента;
- демонтировано;
- отправлено в ремонт.

В последнем случае ремонт должен заканчиваться экспертным обследо-
ванием.

Решение всегда принимается на основе выбора, который может быть кри-
териальным (как в рассмотренном случае), волевым (осознанным) и случайным
(интуитивным).

Заключение
Результаты всех выполненных исследований и принятое решение о воз-

можности дальнейшей эксплуатации оформляются в виде заключения, которое
является неотъемлемой частью документации на оборудование и вкладывается
организацией – владельцем в паспорт оборудования.



Лекция 2. МЕТОДЫ ДИАГНОСТИКИ ГОРНЫХ МАШИН
1. Визуально-измерительные методы контроля

Визуально-измерительный контроль (ВИК) проводятс использование оп-
тических систем с формированием пучков световых лучей, отражённых от по-
верхности изделия. При ВИКе используются: микроскопы, эндоскопы, линзы,
радиусные шаблоны, измерительные щупы, угломеры и т.п.

Измерительная лупа предназначена для наблюдения и визуального изме-
рения на поверхностях различных изделий в дневном и искусственном свете с
увеличением до 10× и возможностью измерения по измерительной шкале с це-
ной деления 0,1 мм.

Бинокулярные лупы (рисунок 1) с увеличением 3,5× или выше разрабо-
таны для создания наибольшего поля зрения и лучшей глубины резкости при
любом значении увеличения. Чем меньше увеличение, тем больше поле зрения
и глубина резкости, поэтому лупы с большим увеличением гораздо сложнее в
применении, чем обычные.

Рисунок 1. Бинокулярная лупаHRP
Комплект ВИК «АРШИН» (рисунок 2) предназначендля визуального и

измерительного контроля качества:
- основного металла (полуфабрикаты, заготовки, изделия);
- подготовки деталей к сварке;
- сборки соединений деталей (сборочных единиц, изделий) под сварку;
- сварных соединений и наплавок;
- изготовления деталей и сборочных единиц;
- исправления дефектов в сварных соединениях и основном металле.



Рисунок 2. Комплект «Аршин»
Визуальный и измерительный контроль может выполняться на стадиях

входного контроля основного материала, изготовления (монтажа, ремонта) де-
талей, сборочных единиц и изделий и при техническом диагностировании со-
стояния металла и сварных соединений в процессе эксплуатации, в т.ч. по исте-
чении расчетного срока службы изделия.

В ситуациях, когда температура или химическая среда представляют
опасность, или, когда конфигурация объекта контроля не позволяет проводить
его осмотр, используют промышленные телевизионные системы, включающие
телевизионную установку, световой прибор и систему транспортировки (рису-
нок 3). Такие системы называют комплексами дистанционного визуального
контроля.

Рисунок 3. Мобильный телевизионный эндоскоп «КОБРА-ТВ»
Мобильный телевизионный эндоскоп «КОБРА-ТВ» представляет собой

прибор дистанционного визуального контроля с автономным питанием.
Предназначен:

- для диагностики скрытых узлов сложных технических объектов;



- для проверки состояния внутренних поверхностей, включая цилиндриче-
ские трубы с узким торцевым отверстием;

- для оперативного осмотра сооружений, помещений, транспортных средств,
контейнеров и содержимого закрытых емкостей, а также других предметов
при отсутствии внешнего освещения с целью контроля состояния деталей и
механизмов, а также наличия инородных или опасных предметов.

Позволяет производить визуальный контроль в случае криволинейного
доступа к зоне осмотра на расстоянии, не превышающем длину рабочей части
от места ввода ее в осматриваемый объем.

Измерительный контроль – вторая часть ВИК. Измерением называют на-
хождение, значение физической величины опытным путём с помощью средств
измерения. На выбор измерительных средств оказывают влияние метрологиче-
ские показатели: цена деления шкалы, диапазон измерений, предел допустимой
погрешности средств измерений, допустимая погрешность средств измерений,
пределы измерений и нормативные условия. Погрешностью измерения назы-
вают отклонение результата измерения от истинного значения.

По сравнению с другими методами неразрушающего контроля ВИК легко
применим и относительно недорог. Доказано, что этот метод контроля является
надежным источником точной информации о соответствии сварных изделий
техническим условиям. Этот вид контроля отличается от других видов нераз-
рушающего контроля границами спектральной области электромагнитного из-
лучения, используемого для получения информации об объекте. Видимое излу-
чение (свет) – излучение, которое может непосредственно вызывать зрительное
ощущение. И действительно, визуальный контроль – это единственный нераз-
рушающий метод контроля, который может выполняться и часто выполняется
без какого-либо оборудования и проводится с использованием простейших из-
мерительных средств.

Результаты визуально-измерительного контроля оформляются в виде Ак-
та с указанием вида и опасности дефекта (рисунок 4).

Рисунок 4. Непровар в корне шва

2. Капиллярный контроль



Капиллярная дефектоскопия (называемая иначе цветной дефектоскопией
или контролем проникающими веществами) является дополнением визуально-
измерительному контролю и предназначена для выявления поверхностных
трещин различной протяженности, глубины и раскрытия. Метод получил свое
развитие из так называемой «керосиновой пробы», когда обследуемую поверх-
ность обезжиривали с помощью керосина, который, за счет малой величины
поверхностного натяжения, проникал во всевозможные поверхностные дефек-
ты: поры, микротрещины и т.п., а затем, после просушки поверхности и покры-
тия её слоем мела, керосин вытягивался из поверхностных дефектов, образуя их
видимую картину. На сегодняшний день используются различного рода наборы
для капиллярного контроля (рисунок 5).
а б в

Рисунок 5. Набор для капиллярного
контроля:
а – очиститель
б – пенетрант
в – проявитель

Контрастный капиллярный метод позволяет определять поверхностные
дефекты, таких как трещины, поры и др. Серия Норд-Тест применяется при
температуре от -10ºС до +100ºС и обеспечивает надежную индикацию дефектов
с раскрытием трещин вплоть до уровня 0,00025 мм.

Результаты капиллярного контроля оформляются в виде Акта с указанием
вида и опасности дефекта (рисунок 6).

Рисунок 6. Результаты
капиллярного контроля

3. Акустический (ультразвуковой) контроль
Главным недостатком визуального метода является невозможность обна-

ружения внутренних дефектов, поэтому целесообразно его использование с
другим методом.

Наибольшее применение для обнаружения внутренних дефектов получи-
ли методы радиационного и акустического контроля. Радиационный контроль
позволяет обнаруживать мелкие дефекты (отдельные поры диаметром 0,2…0,3
мм), однако этот метод не может полностью выявлять наиболее опасные дефек-
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ты – трещины. Кроме того, радиационный контроль не позволяет определять
координаты дефектов. Радиационный контроль является дорогостоящим, так
как предполагает применение в большом количестве радиографических пленок.
Этих недостатков лишен акустическийметод неразрушающего контроля, по-
этому для обнаружения внутренних дефектов часто выбирают именно его.

Для акустического метода неразрушающего контроля применяют колеба-
ния ультразвукового и звукового диапазонов частотой от 50 Гц до 50 МГц. Ин-
тенсивность колебаний обычно невелика, не превышает 1 кВт/м2. Такие коле-
бания происходят в области упругих деформаций среды, где напряжения и де-
формации связаны пропорциональной зависимостью (область линейной аку-
стики).

Кроме упругости по объёму, в твёрдом теле существует упругость по
форме, поэтому в теле могут распространяться волны двух типов: продольные
и поперечные. В продольной волне колебательные скорости частиц среды сов-
падают с направлением распространения волны, а в поперечной – перпендику-
лярны ему. Акустические волны в твёрдых телах характеризуются либо смеще-
ние, либо колебательными скоростями, либо тензорами деформации или на-
пряжения.

Известно много акустических методов неразрушающего контроля (рисунок
7), некоторые применяются в нескольких вариантах. Их делят на две большие
группы – активные и пассивные методы.

Рисунок 7. Классификация акустических методов контроля

Активные методы основаны на излучении и приёме упругих волн, пас-
сивные – только на приёме волн, источником которых служит сам контроли-
руемый объект.



Активные методы делят на методы прохождения, отражения, комбини-
рованные (использующие как прохождение, так и отражение), импедансные и
методы собственных частот.

Методы прохождения(рисунок 8) используют излучающие и приёмные
преобразователи, расположенные по разные или по одну сторону контролируе-
мого изделия.

Применяют импульсное или (реже) непрерывное излучение и анализиру-
ют сигнал, прошедший через контролируемый объект. К методам прохождения
относят:
- амплитудный теневой метод;
- временной теневой метод;
- велосиметрический метод.

Рисунок 8. Методы
прохождения:
а – теневой;
б – временной теневой;
в – велосиметрический:
1 – генератор;
2 – излучатель;
3 – объект контроля;
4 – приёмник; 5 – усилитель; 6

– измеритель амплитуды;
7 – измеритель времени про-
бега; 8– измеритель фазы

В методах отражения (рисунок 9)используют как один, так и два преоб-
разователя; применяют импульсное излучение. К этой подгруппе относят сле-
дующие методы дефектоскопии:
- эхо-метод;
- эхо-зеркальный метод;
- дельта-метод;
- дифракционно-временной метод;
- ревербирационный метод.



Рисунок 9. Методы
отражения:
а – эхо; б – эхо-
зеркальный;
в – дельта-метод;
г – дифракционно-
временной;
д – реверберационный:
1 – генератор;
2 – излучатель;
3 – объект контроля;
4 – приёмник;
5 – усилитель;
6 – синхронизатор;
7 – индикатор

В комбинированных методах (рисунок 10)используют принципы как
прохождения, так и отражения акустических волн:
- зеркально-теневой метод;
- эхо-теневой метод;
- эхо-сквозной метод.

Рисунок 10. Комбиниро-
ванные методы,
использующие
прохождение и
отражение:
а – зеркально-теневой;
б – эхо-теневой;
в – эхо-сквозной:
2 – излучатель;
4– приёмник;
3 – объект контроля

Методы собственных частот(рисунок 11)основаны на измерении этих
частот (или спектров) колебаний контролируемых объектов. Собственные час-
тоты измеряют при возбуждении в изделиях как вынужденных, так и свобод-
ных колебаний. Свободные колебания обычно возбуждают механическим уда-
ром, вынужденные – воздействием гармонической силы меняющейся частоты.



Рисунок 11. Методы собственных частот:
вынужденных колебаний: а – интегральный; б – локальный
свободных колебаний: в – интегральный; г – локальный
1 – генератор непрерывных колебаний меняющейся частоты; 2 – излучатель; 3 –
объект контроля; 4 – приёмник; 5 – усилитель; 6 – индикатор резонанса;
7– модулятор частоты; 8 – индикатор; 9 – спектроанализатор; 10 – ударный вибра-
тор; 11 – блок обработки информации

Пассивные акустические методы основаны на анализе упругих колеба-
ний волн, возникающих в самом контролируемом объекте (рисунок 12).

Рисунок 12. Методы
контроля:
а – импедансный;
б – акустико-эмиссионный:
1 – генератор; 2 – излуча-
тель; 3 – объект контроля;
4 – приёмник; 5 – усили-
тель; 6 – блок обработки
информации с индикато-
ром

Наиболее характерным пассивным методом является акустико-
эмиссионный метод (рисунок 12,б). Явление акустической эмиссии состоит в
том, что упругие волны излучаются самим материалом в результате внутренней
динамической локальной перестройки его структуры. Такие явления, как воз-
никновение и развитие трещин под влиянием внешней нагрузки, аллотропиче-
ские превращения при нагреве или охлаждении, движение скоплений дислока-
ций, – наиболее характерные источники акустической эмиссии. Контактирую-
щие с изделием пьезопреобразователи принимают упругие волны и позволяют
установить место их источника (дефекта).

Импедансные методы (рисунок 12,а) используют зависимость импедан-
сов изделий при их упругих колебаниях от параметров этих изделий и наличия
в них дефектов.



Пассивными акустическими методами являются вибрационно-
диагностический и шумодиагностический. При первом анализируют параметры
вибраций какой-либо отдельной детали или узла (ротора, подшипников, лопат-
ки турбины) с помощью приёмников контактного типа, при втором – изучают
спектр шумов работающего механизма, обычно с помощью микрофонных при-
ёмников.

По частотному признаку акустические методы делят на низкочастотные и
высокочастотные. К первым относят колебания в звуковом и низкочастотном
(до нескольких десятков кГц), ультразвуковом диапазоне частот. Ко вторым –
колебания в высокочастотном ультразвуковом диапазоне частот: обычно от не-
скольких сот кГц до 20 МГц. Высокочастотные методы обычно называют ульт-
развуковыми.

3.1. Области применения акустических методов
Около 90% объектов, контролируемых акустическими методами, прове-

ряют эхо-методом. Применяя различные типы волн, с его помощью решают за-
дачи дефектоскопии поковок, отливок, сварных соединений, многих металли-
ческих материалов. Эхо-метод используют также для измерения размеров изде-
лий. Измеряют время прихода донного сигнала и, зная скорость ультразвука в
материале, определяют толщину изделия при одностороннем доступе. Если
толщина изделия неизвестна, то по донному сигналу измеряют скорость, оце-
нивают затухание ультразвука, а по ним определяют физико-механические
свойства материалов.

Зеркально-теневой метод используют вместо или в дополнение к эхо-
методу для выявления дефектов, дающих слабое отражение ультразвуковых
волн в направлении раздельно-совмещенного преобразователя. Дефекты (на-
пример, вертикальные трещины), ориентированные перпендикулярно поверх-
ности, по которой перемещают преобразователь(поверхности ввода), дают
очень слабый рассеянный сигнал и донный сигнал благодаря тому, что на их
поверхности продольная волна трансформируется в головную, которая в свою
очередь излучает боковые волны, уносящие энергию. Пример применения зер-
кально-теневого метода – контроль рельсов на вертикальные трещины в шейке.
По чувствительности этот метод и обычно в 10…100 раз хуже эхо-метода.

Эхо-зеркальный метод также применяют для выявления дефектов, ориен-
тированных перпендикулярно поверхности ввода. При этом он обеспечивает
более высокую чувствительность к таким дефектам, но требует, чтобы в зоне
расположения дефектов был достаточно большой участок ровной поверхности
(рисунок 3,б). В рельсах, например, это требование не выполняется, поэтому
там возможно применение только зеркально-теневого метода. Дефект может
быть выявлен совмещенным наклонным преобразователем, расположенным в
точке А. Однако, в этом случае зеркально-отраженная волна уходит в сторону и
на преобразователь попадает лишь слабый рассеянный сигнал. Преобразовате-
ли, расположенные в точках С или D, обнаруживают дефект с высокой чувст-
вительностью.
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Эхо-зеркальный метод в варианте «тандем» используют для выявления
вертикальных трещин и непроваров при контроле сварных соединений. Дефек-
ты некоторых видов сварки, например, непровар при электронно-лучевой свар-
ке, имеют гладкую отражающую поверхность, очень слабо рассеивающую
ультразвуковые волны, но такие дефекты хорошо выявляются эхо-зеркальным
методом. Дефекты округлой формы (шлаковые включения, поры) дают боль-
шой рассеянный сигнал и хорошо регистрируются совмещенным преобразова-
телем в точке А, в тоже время зеркальное отражение от них слабое. В результа-
те сравнения отраженных сигналов в точках А и D определяют форму дефекта
сварного соединения.

Вариант «косой тандем» применяют, когда расположение преобразовате-
лей в одной плоскости затруднительно. Его используют, например, для выявле-
ния поперечных трещин в сварньх швах. Преобразователи в этом случае распо-
лагают по разные стороны валика усиления шва. Углы s1 и s2 ввода ультразву-
кового сигнала в объект контроля выбирают либо малыми (не более 10°), либо
большими (свыше 35°) для предотвращения трансформации поперечных волн в
продольные. При угле меньше 10° трансформация мала. Угол 35° и больше
превосходит третье критическое значение и трансформация отсутствует.

Дельта- и дифракционно-временной методы также используют для полу-
чения дополнительной информации о дефектах при контроле сварньх соедине-
ний. В варианте, показанном на рисунке 3,в, излучают поперечные, а принима-
ют продольные волны. Эффективная трансформация волн на дефекте произой-
дет, если угол падения на плоский дефект меньше третьего критического, либо
если продольная волна возникает в результате рассеяния на дефекте. Для соз-
дания хорошего контакта приемного прямого преобразователя с поверхностью
сварного соединения валик усиления зачищают. С помощью этого метода до-
вольно точно определяют положение дефекта вдоль сварного шва, что важно
для его автоматической регистрации.

Эхо-теневой метод применяют также при контроле сварных соединений.
Например, при автоматическом контроле сварных соединений искатели распо-
лагают по обе стороны от шва и принимают как отраженные, так и прошедшие
сигналы. Последние используют для контроля качества акустического контакта
и обнаружения дефектов, ориентированных таким образом, что эхо-сигналы от
них очень слабы.

Теневой и эхо-сквозной методы используют только при двустороннем
доступе к изделию, для автоматического контроля изделий простой формы, на-
пример, листов в иммерсионной ванне. Перемещение листа вверх и вниз между
преобразователями в иммерсионной ванне не изменяет времени прохождения
сигналов от излучателя к приемнику, что существенно упрощает конструкцию
установки. Чувствительность теневого метода к дефектам в 10…100 раз мень-
ше, чем эхо-метода в связи с большим влиянием помех. Применение эхо-
сквозного метода в значительной мере устраняет этот недостаток.

Теневой метод применяют также для контроля изделий с большим уров-
нем структурной реверберации, т.е. шумов, связанных с отражением ультразву-
ка от неоднородностей, крупных зерен, дефектоскопии многослойных конст-



рукций и изделий из слоистых пластиков. Сквозной сигнал попадает на прием-
ник раньше, чем структурные реверберации, что позволяет его зарегистриро-
вать на фоне шумов. При контроле тонких изделий с очень высоким уровнем
структурных шумов более высокую чувствительность обеспечивает временной
теневой метод.

Теневой и временной методы позволяют обнаруживать крупные дефекты
в материалах, где контроль другими акустическими методами затруднен или
невозможен: крупнозернистой аустенитной стали, сером чугуне, бетоне, огне-
упорном кирпиче.

Теневой метод применяют вместоэхо-метода при исследовании физико-
механических свойств материалов с большим затуханием и рассеянием акусти-
ческих волн, например, при контроле прочности бетона по скорости ультразву-
ка. Для этой цели применяют не только теневой метод, но (в более общем виде)
метод прохождения. Например, излучатель и приемник располагают с одной
стороны изделия, на одной поверхности и измеряют время и амплитуду сквоз-
ного сигнала головной волны.

Локальный метод вынужденных колебаний применяют для измерения
малых трещин при одностороннем доступе. Контактный резонансный толщи-
номер, в 60-х годах был основным средством толщинометрии. В настоящее
время для ручного контроля применяют импульсные толщиномеры. Для авто-
матического измерения толщины стенок тонких труб лучший результат дает
иммерсионный резонансный толщиномер.

Интегральный метод вынужденных колебаний(рисунок 5,а)применяют для
определения модулей упругости материала по резонансным частотам продоль-
ных, изгибных или крутильных колебаний образцов простой формы, вырезан-
ных из материала изделия, т.е. при разрушающих испытаниях. В последнее
время этот метод используют также для неразрушающего контроля небольших
изделий: абразивных кругов, турбинных лопаток. Появление дефектов или из-
менение свойств материалов определяют по изменению спектра резонансных
частот. Свойства, связанные с затуханием ультразвука (изменение структуры,
появление мелких трещин), определяют по изменению добротности колеба-
тельной системы.

Реверберационный, импедансный, велосиметрический, акустико-
топографический методы и локальный метод свободных колебаний используют
в основном для контроля многослойных конструкций. Реверберационным ме-
тодом обнаруживают, в основном, нарушения соединений металлических слоев
(обшивок) с металлическими или неметаллическими силовыми элементами или
наполнителями. Импедансным методом выявляют дефекты соединений в мно-
гослойных конструкциях из композиционных полимерных материалов и метал-
лов, применяемых в различных сочетаниях. Велосиметрическим методом и ло-
кальным методом свободных колебаний контролируют, в основном, изделия из
полимерных композиционных материалов. Акустико-топографический метод
применяют для обнаружения дефектов преимущественно в металлических мно-
гослойных конструкциях (сотовые панели, биметаллы и т.п.).

http://td-luch.ru/page/lab-akust-uzt.html


3.2. Приборы ультразвукового контроля
Ультразвуковые дефектоскопы общего назначения отличаются малыми

габаритами и низкой стоимостью (рисунок 13).

Рисунок 13. Дефектоскоп УД3-71
Их особенностями являются:

- измерение глубины и координат залегания дефектов;
- измерение отношений амплитуд сигналов, отраженных от дефектов;
- измерение эквивалентного размера дефекта;
- все функции толщиномера с развёрткой.

В последнее время все большее внимание во всем мире уделяется повы-
шению оперативности и достоверности контроля сварных стыков строящихся
трубопроводов. При этом особое внимание отводится замене радиационных ме-
тодов ультразвуковыми методами контроля. Самым передовым словом техники
в этом направлении можно считать применение ультразвукового контроля на
фазированных решетках (рисунок 14).
а б

Рисунок 14. Ультразвуковой дефектоскоп на фазированных решетках Harfang
X-32 (а) и пример скана (б)

Главным достоинством УЗ фазированных решеток можно считать воз-
можность программного формирования диаграммы направленности ультразву-
кового блока, включая фокусировку, точку и угол ввода. Это позволяет, приме-



няя один и тот же пьезоэлектрический преобразователь, реализовать все схемы
контроля, применяемые в многоэлементных системах с линейным сканирова-
нием.

Дефектоскоп X-32 – это первый портативный ультразвуковой прибор для
неразрушающего контроля, в котором применены преобразователи на фазиро-
ванных решетках и самая современная микроэлектронная база, что позволяет
отнести его к приборам, реализующим уже дефектометрический метод. Его ин-
терфейс нагляден и удобен в работе, а многочисленные функции, реализован-
ные в нем, облегчают и оптимизируют процесс контроля:
- наличие 32 активных элементов обеспечивает получение высокой про-

странственной разрешающей способности, что позволяет получать распре-
деления и точные размеры дефектов;

- в использования до 128 элементов (с дополнительным блоком мультиплек-
сирования M-box), что позволяет осуществлять мультиплексирование (ли-
нейное сканирование);

- оперативное выполнение секторного сканирования (S-скан) при проведе-
нии производственного контроля;

- наличие режимов одномерной эхографии (А-сканирование), двухмерной
эхографии (B-сканирование), линейного (L- сканирования) и

- секторного (S-сканирования) в реальном масштабе времени;
- анализ изображений в режимах одномерной эхографии (А-сканирование),

двухмерной эхографии (B- или D-сканирование), линейного (L-) сканиро-
вания и секторного (S-) сканирования;

- наличие входа для квадратурных кодировщиков положения;
- возможность полного программирования при контроле изделий сложной

формы;
- формирование ультразвуковых пучков под более 2 000 углами для получе-

ния максимальной зоны контроля и разрешающей способности;
- формирование прямоугольных импульсов зондирования напряжением до

200 В, обеспечивающее получение высококачественных импульсов излу-
чения и изображений дефектов;

- временное разрешение – 2,5 нс.
Ультразвуковые толщиномеры.
Новый, не имеющий аналогов в России, универсальный ультразвуковой

толщиномер УДТ-40 с высокой точностью и достоверностью контроля (рису-
нок 15).

Наличие А-скана исключает такие типичные ошибки при измерении тол-
щины, как удвоение показаний, а В-скан позволяет наблюдать профиль дна из-
делия.



Рисунок 15. Ультразвуковой
прецизионный толщиномер УДТ-40

Толщиномер реализует различные высокоточные способы контроля тол-
щины – измерение времени по переходу через «ноль», измерение времени меж-
ду сигналами, а также частотный и корреляционный методы измерения.

Наличие встроенных контуров согласования, регулируемой ширины им-
пульса и трех степений электрического демпфирования позволяет использовать
для измерения толщиномером любые преобразователи с частотами от 0,5 до 15
МГц, как совмещенного, так и раздельно-совмещенного (раздельного) типа.

4. Радиационный контроль
Радиационные методы контроля основаны на регистрации и анализе ио-

низирующего излучения при его взаимодействии с контролируемым изделием.
Наиболее часто применяются методы контроля прошедшим излучением, осно-
ванные на различном поглощении ионизирующих излучений при прохождении
через дефект и бездефектный участок сварного соединения (рисунок 16). Ин-
тенсивность прошедшего излучения будет больше на участках меньшей тол-
щины или меньшей плотности, в частности в местах дефектов – несплошностей
или неметаллических включений.



Рисунок 16. Схема радиационно-
го контроля прошедшим излуче-
нием:
1 – источник излучения;
2 – дефект; 3 – изделие;
4 – детектор излучения (пленка);
5 – плотность излучения

Методы радиационного контроля классифицируются прежде всего по ви-
ду (и источнику) ионизирующего излучения и по виду детектора ионизирую-
щего изучения.

Ионизирующим называют изучение, взаимодействие которого со средой
приводит к образованию электрических зарядов. Так как ионизирующее излу-
чение, состоящее из заряженных частиц, имеет малую проникающую способ-
ность, то для радиационного контроля сварных соединений обычно используют
излучение фотонов или нейтронов. Наиболее широко используется рентгенов-
ское излучение (Х-лучи). Это фотонное излучение с длиной волны 6×10-

13...1×10-9 м. Имея ту же природу, что и видимый свет, но меньшую длину вол-
ны (у видимого света 4...7×10-7 м), рентгеновское излучение обладает высокой
проникающей способностью и может проходить через достаточно большие
толщины конструкционных материалов. При взаимодействии с материалом
контролируемого изделия интенсивность рентгеновского излучения уменьша-
ется, что и используется при контроле. Рентгеновское излучение обеспечивает
наибольшую чувствительность контроля.

Получают рентгеновское излучение в рентгеновских трубках. Испускае-
мые с накаленного катода электроны под действием высокого напряжения раз-
гоняются в герметичном баллоне, из которого откачан воздух, и попадают на
анод. При торможении электронов на аноде их энергия выделяется в виде фо-
тонов различной длины волны, в том числе и рентгеновских. Чем больше уско-
ряющее напряжение, тем больше энергия образующихся фотонов и их прони-
кающая способность.

Существуют различные схемы и большое количество марок рентгенов-
ских аппаратов, как стационарных, так и переносных. В последнее время все
большее распространение получают малогабаритные импульсные аппараты,
позволяющие при малой мощности за счет малого времени импульса (1...3 мкс)



при сравнительно большом токе (100...200 А) просвечивать достаточно боль-
шие толщины.

Другим распространенным видом ионизирующего излучения, используе-
мым при контроле сварных соединений, является γ-излучение.

Это фотонное излучение с длиной волны 1×10-13...4×10-12м, возникающее
при распаде радиоактивных изотопов, источником γ-излучения при радиацион-
ном контроле обычно являются радиоактивные изотопы тулия, иридия, цезия,
кобальта: 170Тu, 192Ir, 137Cs, 60Со и др. Источники γ-излучения компактны и
не требуют больших затрат электроэнергии (только на освещение и, возможно,
на перемещение радиоактивного изотопа в рабочее положение и обратно). Од-
нако γ-излучение более опасно для человека и, в отличие от рентгеновского, не
может быть выключено. Проникающая способность
γ-излучения выше, чем рентгеновского, поэтому могут просвечиваться изделия
большей толщины, но чувствительность контроля при этом ниже, различие ме-
жду дефектными и бездефектными участками менее заметно. Поэтому область
применения γ-дефектоскопии – контроль изделий большой толщины (малые
дефекты в этом случае менее опасны), контроль в монтажных и полевых усло-
виях, в частности – трубопроводов и крупногабаритных резервуаров, просвечи-
вание изделий сложной формы, если разместить рентгеновский аппарат нельзя.

Гораздо реже (при контроле изделий еще большей толщины) использует-
ся тормозное излучение высоких энергий (1...100 МэВ, в то время как энергия
рентгеновских фотонов не превышает 0,5 МэВ) с длиной волны
1×10-16...1×10-12 м, обладающее еще большей проникающей способностью. Та-
кое излучение получают при бомбардировке мишеней электронами, ускорен-
ными в линейных или циклических ускорителях: микротронах, бетатронах. По-
этому контроль с использованием тормозного излучения высоких энергий на-
зывают бетатронной дефектоскопией. О возможностях этого метода можно
судить по таким данным: излучение с энергией 35 МэВ позволяет просвечивать
сплавы на основе железа толщиной до 450 мм или сплавы на основе алюминия
толщиной до 1800 мм.

Для контроля изделий из тяжелых элементов, для контроля наличия со-
единений водорода, бора, лития и других легких элементов в капсулах из тяже-
лых элементов, а также при контроле радиоактивных изделий используют ней-
тронное излучение, которое получают в ядерных реакторах либо с использова-
нием радиоизотопных источников.

В зависимости от методов детектирования (обнаружения и регистрации)
ионизирующего изучения различают радиографию, при которой фиксирование
изображения внутренней структуры изделия происходит на пленке или бумаге,
радиоскопию (изображение наблюдается на экране) и радиометрию (регистрируются
электрические сигналы). Радиография получила наибольшее распространение с
связи с простотой, наглядностью и документальным подтверждением результа-
тов контроля. При радиографическом контроле для регистрации интенсивности
прошедшего через металл излучения применяют радиографическую пленку или
фотобумагу (метод прямой экспозиции), металлические активируемые экраны
или заряженные полупроводниковые пластины (метод переноса изображения).



Более распространен метод прямой экспозиции. При нем могут использоваться
все рассмотренные виды ионизирующих излучений. Оптическая плотность по-
чернения радиографической пленки или фотобумаги зависит от дозы ионизи-
рующего излучения, она больше на местах, перекрытых менее плотными участ-
ками контролируемого объекта. Поэтому такие дефекты, как поры, трещины,
непровары, а также шлаковые включения, будут выглядеть на радиографиче-
ской пленке в виде темных пятен соответствующей формы. Включения более
плотные, чем основной металл (например, вольфрамовые при сварке алюминия
неплавящимся электродом), будут на радиограммах иметь вид светлых пятен.
Для лучшего выявления дефекта направление излучения должно по возможно-
сти совпадать с направлением его максимального размера.

Рисунок 17. Схемы радио-
графического контроля:
а – стыковых; б – угло-
вых швов;в – труб;
1 – источник излучения;
2 – пленка

Просвечивание стыковых швов (рисунок 17) обычно проводят перпенди-
кулярно поверхности либо по направлению разделки кромок, так как возможно
образование дефектов по линии сплавления. При контроле угловых швов на-
правление просвечивания выбирают по биссектрисе угла либо по направлению
разделки кромок. При контроле сварных соединений труб и коробчатых конст-
рукций наилучшим вариантом является размещение источника излучения внут-
ри изделия, так как в этом случае, во-первых, появляется возможность пано-
рамного просвечивания за одну экспозицию, а во-вторых, стенки изделия ос-
лабляют поток ионизирующего излучения в окружающую среду.

При невозможности помещения источника излучения внутри просвечи-
вание проводят снаружи, в том числе через две стенки под углом к оси шва во
избежание наложения изображений швов друг на друга (рисунок 17,в). Лишь
около 1% фотонов ионизирующего излучения, проходящих через пленку, взаи-
модействуют с ней. Поэтому для повышения чувствительности контроля и ус-



корения просвечивания используют усиливающие флуоресцентные или метал-
лические экраны из фольги тяжелых металлов (чаще свинца), наклеенной на
гибкий пластик.

Флуоресцентные экраны представляют собой пластмассовую или картон-
ную подложку, на которую нанесен слой люминофора – вещества, светящегося
под воздействием ионизирующего излучения. Они используются со специаль-
ными пленками, чувствительными к видимому ультрафиолетовому и инфра-
красному излучениям. Наименьшие экспозиции получаются при использовании
флуоресцентных экранов, а наилучшая чувствительность – при использовании
металлических экранов.

Радиографические пленки характеризуются чувствительностью к излуче-
нию и контрастностью. Чем больше чувствительность пленки, тем выше произ-
водительность контроля. Чем выше контрастность пленки, тем выше чувстви-
тельность контроля. Поэтому высококонтрастные пленки применяют при про-
свечивании ответственных изделий, а также легких металлов и деталей малой
толщины.

Выявляемость дефектов при радиографическом контроле зависит также
от резкости изображения. Причинами нерезкости могут быть образование в
эмульсионном слое пленки фотоэлектронов (внутренняя нерезкость), рассеяние
излучения в материале изделия (особенно при просвечивании изделий большой
толщины), смещение или колебания относительного расположения источника,
изделия и детектора (устраняются жестким закреплением) и отличие реальной
формы источника излучения от точечной (геометрическая нерезкость). Для
уменьшения геометрической нерезкости применяют источники излучения с
возможно меньшим размером фокусного пятна, максимально приближают
пленку к контролируемому изделию и увеличивают фокусное расстояние (от
источника излучения до пленки).

Подготовка к просвечиванию при радиографии заключается в предвари-
тельном осмотре сварного соединения и очистке его от шлака, масла и других
загрязнений. Наружные дефекты удаляют. Участки шва маркируют с помощью
свинцовых знаков, либо помечают пленку или флуоресцентные экраны. На по-
верхность изделия вблизи контролируемого шва устанавливаются эталоны чув-
ствительности, чаще всего – канавочный: пластинка с канавками переменной
глубины и ширины.

Время просвечивания определяется по номограммам экспозиции, которые
обычно строят для каждого материала в зависимости от его толщины, энергии
излучения (в частности, напряжения на аноде рентгеновской трубки), фокусно-
го расстояния; типа применяемой пленки и усиливающих экранов.

Метод переноса изображения применяется сравнительно редко: при кон-
троле радиоактивных изделий и при ксерорадиографии.

При радиографии радиоактивных изделий используют в качестве излуче-
ния нейтроны, а в качестве детектора – металлические активированные экраны,
которые активируются в нейтронном потоке и не чувствительны к
γ-излучению. Затем скрытое изображение переносят на радиографическую
пленку, прикладывая ее к металлическому экрану.



Ксерорадиография позволяет исключить применение радиографической
пленки. При этом достигается повышение производительности контроля за счет
исключения трудоемкой фотообработки, а также уменьшение затрат в связи с
исключением расхода серебра, входящего в состав пленки. В качестве детекто-
ра при ксерорадиографии используют специальные ксерорадиографические
пластины, состоящие из проводящей подложки (алюминия, латуни, стекла или
бумаги с проводящим покрытием), на которую нанесено полупроводниковое
покрытие (чаще всего селеновое). В качестве источника излучения в основном
используют рентгеновские аппараты, реже – радиоизотопные источники тор-
мозного или γ-излучения. При ксерорадиографии заряжают ксерорадиографи-
ческую пластину с помощью коронного разряда и помещают в светонепрони-
цаемую кассету. В процессе просвечивания селен становится проводником,
происходит утечка заряда. Чем больше интенсивность прошедшего излучения,
тем меньше остаточный заряд. Затем на пластинку наносят красящее вещество.
Краситель переносят на бумагу контактным, способом, закрепляют на ней аце-
тоном или другим растворителем. Время контроля по сравнению с обычной ра-
диографией уменьшается в десятки раз. Одна ксерорадиографическая пластина
может использоваться до 1000 раз.

Радиоскопия основана на просвечивании контролируемых объектов ио-
низирующим излучением, преобразовании прошедшего излучения в светотене-
вое или электронное изображение с последующим усилением, передачей и ана-
лизом изображения на экране оптического устройства или телевизионного при-
емника. Применение телевизионных систем обеспечивает радиационную безо-
пасность персонала, позволяет усиливать яркость и контрастность и изменять
масштаб изображения.

В качестве источника ионизирующего излучения при радиоскопии чаще
применяют рентгеновские аппараты, реже линейные и циклические ускорители,
а также радиоизотопные источники большой мощности. Перспективно приме-
нение нейтронного излучения, получаемого в ядерных реакторах или генерато-
рах нейтронов.

Радиоскопия позволяет рассмотреть внутреннюю структуру объекта не-
посредственно в момент просвечивания, при этом сохраняются достоинства ра-
диографии: возможность определения типа, характера и формы дефекта. Малая
инерционность преобразования радиационного изображения позволяет за ко-
роткое время исследовать объект под различными углами, что повышает веро-
ятность выявления скрытых дефектов. Чувствительность радиоскопии ниже
чувствительности радиографии, производительность – выше. В установках для
радиоскопии может быть предусмотрена отметка и последующая радиография
выявленных дефектных участков.

Радиометрия основана на просвечивании изделия ионизирующим излуче-
нием и преобразовании плотности потока или спектрального состава прошед-
шего излучения в электрический сигнал. В качестве источника излучения при-
меняют в основном радиоизотопы (γ-излучение), ускорители, реже – рентгенов-
ские аппараты и источники нейтронов. В качестве детекторов используют ио-
низационные камеры, газоразрядные счетчики (пропорциональные и счетчики



Гейгера), фиксирующие ионизацию или газовый разряд под действием ионизи-
рующего излучения, а также сцинтилляционные счетчики, основанные на изме-
рении с помощью электронных умножителей интенсивности световых вспышек
в люминофорах.

В отличие от радиографического и радиоскопического методов при ра-
диометрии объект просвечивается узким пучком излучения. Если в просвечи-
ваемом изделии будет дефект, то регистрационное устройство отметит измене-
ние интенсивности излучения.

Преимущества радиометрии: высокая чувствительность (выше, чем у ра-
диографического метода), высокая производительность, возможность бескон-
тактного контроля качества движущегося изделия, что особенно удобно при
поточном производстве (возможно осуществление обратной связи с технологи-
ческим процессом). Основной недостаток радиометрии: интегрирующие свой-
ства – одновременная регистрация сигнала от дефекта и от изменения толщины
изделия. Это затрудняет возможность определения формы, размеров и глубины
залегания дефекта – иногда оказывается необходимым снимать или зачищать
усиление сварного шва.

Дальнейшим развитием радиографии является радиационная вычисли-
тельная томография. В отличие от обычной радиографии объект просвечивает-
ся большим количеством источников излучения, прошедшее излучение фикси-
руется большим количеством детекторов, изделие перемещается по определен-
ной программе, результаты контроля запоминаются и анализируются с помо-
щью ЭВМ, а затем на основе созданной модели внутренней структуры объекта
формируется ее изображение на экране, т.е. обеспечивается наглядность, отсут-
ствующая при обычной радиографии.

С помощью радиационных методов контроля выявляются трещины, не-
провары, непропаи, включения, поры, подрезы и другие дефекты. Результаты
контроля наглядны (кроме обычной радиометрии), поэтому по сравнению с
другими методами неразрушающего контроля при радиационном контроле лег-
че определить вид дефекта. Как правило, не требуется высокая чистота поверх-
ности сварных швов и изделий, можно контролировать сравнительно большие
толщины.

К недостаткам радиационных методов необходимо, прежде всего, отнести
вредность для человека, в связи с чем требуются специальные меры радиаци-
онной безопасности: экранирование, увеличение расстояния от источника из-
лучения и ограничение времени пребывания оператора в опасной зоне. Кроме
того, радиационными методами плохо выявляются несплошности малого рас-
крытия (трещины, непровары), расположенные под углом более 7...12° к на-
правлению просвечивания, метод малоэффективен для угловых швов.

В настоящее время на рынке появились комплексы цифровой радиогра-
фии, предназначенные для высококачественной оперативной беспленочной
рентгенографии, цифровой обработки и архивирования результатов контроля,
один из них приведен на рисунке 18.



Рисунок 18. Комплекс цифровой
радиографии ФОСФОМАТИК

С его помощью возможен контроль объектов сложной формы с затруд-
ненным доступом к контролируемым соединениям, а также, контроль трубо-
проводов, резервуаров и других объектов в нестационарных условиях: на тер-
ритории нефтеперерабатывающих предприятий, магистральных трубопроводах,
электростанциях и т.п.

Схема контроля строится точно так же, как и в традиционной радиогра-
фии. Однако вместо рентгеновской пленки применяются высококонтрастные
гибкие многоразовые фосфорные пластины. После экспозиции пластина встав-
ляется в специальный сканер для считывания изображения. После помещения в
стирающее устройство пластина вновь готова к использованию.

Метод цифровой радиографии сочетает достоинства радиографии и рент-
генотелевидения. Это, с одной стороны, присущие рентгенотелевидению опе-
ративность контроля, электронная обработка и архивирование изображений,
исключение расходных материалов и процессов химической обработки, а с
другой стороны – возможности исследования объектов любой конфигурации и
неограниченных габаритов, а также приближения приемника излучения вплот-
ную к объекту, как при съемке на пленку.

По своему динамическому диапазону этот метод превосходит не только
рентгенотелевизионный, но и радиографию. С его помощью возможна регист-
рация изображения объекта с большим перепадом толщин за одну экспозицию
с последующим просмотром участков различной оптической плотности с по-
мощью регулировок яркости и контраста изображения. Пластины совместимы с
любыми источниками радиации с энергией излучения от 10 кэВ до 20 МэВ
(рентгеновские аппараты постоянного потенциала и импульсного действия, бе-
татроны, радионуклидные источники). Они могут изгибаться, повторяя рельеф
объекта контроля, а также могут быть нарезаны в нужный размер.

Пластины после экспозиции могут храниться длительное время, они сла-
бочувствительны к свету и требуют защиты лишь от прямых солнечных лучей
(достаточен конверт из черной бумаги или полиэтилена). Расходы на пленку и
реактивы отпадают вместе c процессами проявки, сушки и хранения пленки,
присущими традиционной радиографии. Изображения сохраняются сразу в
электронном виде и могут подвергаться цифровой обработке с целью улучше-
ния выявляемости дефектов. Становится возможным автоматизированный по-



иск дефектов и измерение их параметров. Громоздкие архивы рентгеновской
пленки заменяются компактной компьютерной базой данных.

Оператор может быстро и точно измерить размеры дефекта на увеличен-
ном фрагменте изображения на экране компьютера. Сканер может быть разме-
щен в передвижной лаборатории, что позволит проводить большие объемы
контроля при ограниченном наборе пластин. Оператор может на месте, быстро
проверить результат съемки и при необходимости повторить экспозицию.

Комплекс построен на базе сканирующего устройства и фосфорных пла-
стин производства фирмы KODAK и оснащен программным обеспечением.

5. Магнитный контроль
Магнитный метод контроляприменяют в основном для контроля изделий

из ферромагнитных материалов, т. е. из материалов, которые способны сущест-
венно изменять свои магнитные характеристики под воздействием внешнего
(намагничивающего) магнитного поля. По способу получения первичной ин-
формации различают следующие методы магнитного контроля: магнитопо-
рошковый, магнитографический, феррозондовый, эффект Холла, индукцион-
ный, пондеромоторный, магниторезисторный.

Все магнитные методы неразрушающего контроля сплошности металла
основаны на обнаружении локальных возмущений поля, создаваемых дефекта-
ми в намагниченном ферромагнетике. При намагничивании объекта магнитный
поток протекает по объекту контроля. В случае нахождения несплошности на
пути магнитного потока, возникают поля рассеивания, форма и амплитуда ко-
торых несет информацию о размере, характере, и глубине залегания дефекта.

Магнитопорошковый метод основан на выявлении магнитных полей рас-
сеяния, возникающих над дефектами в детали при ее намагничивании, с ис-
пользованием в качестве индикатора ферромагнитного порошка или магнитной
суспензии. Этот метод среди других методов магнитного контроля нашел наи-
большее применение. Примерно 80% всех подлежащих контролю деталей из
ферромагнитных материалов проверяется именно этим методом. Высокая чув-
ствительность, универсальность, относительно низкая трудоемкость контроля и
простота – все это обеспечило ему широкое применение в промышленности во-
обще и на транспорте в частности. Основным недостатком данного метода яв-
ляется сложность его автоматизации.

Феррозондовый метод основан на преобразовании градиента или напря-
женности магнитного поля в электрический сигнал с помощью феррозондов –
магниточувствительных элементов, состоящих чаще всего из двух частей – по-
лузондов. Каждый полузонд имеет магнитомягкий (обычно пермаллоевый) сер-
дечник и две обмотки: одну, возбуждающую переменное поле, которым намаг-
ничивается сердечник, а другую – индикаторную. Как возбуждающие (первич-
ные) обмотки полузондов, так и индикаторные (вторичные), соединены попар-
но между собой определенным образом, в результате чего величина ЭДС на
выходе индикаторных обмоток пропорциональна либо градиенту, либо напря-
женности измеряемого постоянного магнитного поля, в котором находится
феррозонд.



Феррозондовые дефектоскопы нашли широкое применение для контроля
качества рельсов, а также для автоматического контроля поверхностных дефек-
тов ферромагнитных груб диаметром 20-160 мм. Достоинством метода является
возможность его полной автоматизации.

Метод эффекта Холла основан на выявлении магнитных полей преобра-
зователями Холла. Сущность эффекта Холла заключается в возникновении по-
перечной разности потенциалов (ЭДС Холла) в прямоугольной полупроводни-
ковой пластинке в результате искривления пути протекающего через эту пла-
стинку электрического тока под воздействием магнитного потока, перпендику-
лярного этому току (рисунок 19).

Рисунок 19. Преобразователь Холла:
I – сила управляющего тока;
Н – вектор напряженности внешнего попе-
речного магнитного поля;
еh – ЭДС Холла

Преобразователи Холла выполняют в виде тонких (10…20 мкм) пласти-
нок, изготовленных из монокристалла германия, кремния, антимонида, индия
или арсенида кадмия. Пластинки, доведенные шлифовкой до указанной толщи-
ны, наклеивают на подложку из радиотехнической слюды, ультрафарфора или
ситалла. Если такую пластинку поместить в магнитное поле перпендикулярно
вектору напряженности и пропустить по ней ток в продольном направлении, то
в поперечном направлении возникает ЭДС Холла. Метод эффекта Холла ис-
пользуют для обнаружения дефектов, измерения толщины покрытий, контроля
структуры и механических свойств ферромагнетиков, регистрации магнитных
полей.

Индукционный методпредполагает использование приемной катушки ин-
дуктивности, перемещаемой относительно намагниченной детали или другого
намагниченного контролируемого объекта. В катушке наводится (индуцирует-
ся) ЭДС, величина которой зависит от скорости относительного перемещения
катушки и характеристик магнитных полей дефектов. Этот метод широко ис-
пользуется в вагонах-дефектоскопах для скоростного магнитного контроля
рельсов.

Пондеромоторный метод основан на измерении силы отрыва постоянно-
го магнита или сердечника электромагнита от контролируемого объекта. Ины-
ми словами, этот метод основан на пондеромоторном взаимодействии измеряе-
мого магнитного поля и магнитного поля рамки с током, электромагнита или
постоянного магнита. Этот метод нашел применение в коэрцитиметрах.

Магниторезистивный метод основан на выявлении магнитных полей
магниторезистивными преобразователями, представляющими собой гальвано-
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магнитный элемент, принцип работы которого основан на магниторезистивном
эффекте Гаусса. Этот эффект связан с изменением продольного сопротивления
проводника с током под действием магнитного поля. Электрическое сопротив-
ление при этом увеличивается вследствие искривления траектории носителей
заряда под воздействием магнитного поля. Количественно этот эффект прояв-
ляется по-разному и зависит от материала гальваномагнитного элемента и его
формы. Для проводниковых материалов этот эффект не характерен. В основном
он проявляется в некоторых полупроводниках с высокой подвижностью носи-
телей тока (антимонид индия, арсенид индия, теллурид, селенид ртути и др.).
Чувствительность магниторезисторов к слабым магнитным полям меньше, чем
у преобразователей Холла.

В последние годы внедряются контактные сканирующие устройства ин-
дикации местонахождения зон и линии концентрации напряжений (аномалий
напряженно-деформированного состояния) ферромагнитных материалов без
предварительного намагничивания с использованием так называемого «метода
магнитной памяти металла» – одно- или двухканальные магнитометры, отно-
сящиеся уже к дефектометрическим методам.

Для повышения качества работ по обследованию трубопроводов разрабо-
тан полуавтоматический магнитометр бесконтактный сканирующий «СКИФ
МБС-04», который относится: по виду – к магнитному контролю; по характеру
взаимодействия физических полей – к магнитному методу; по первичному ин-
формативному параметру – к методам контроля намагниченности ферромаг-
нитного объекта; по способу получения первичной информации – к магнито-
метрическим методам. Эта технология определяется как бесконтактная скани-
рующая томография магнитного поля трубопровода. Метод позволяет бескон-
тактно выявлять точное местонахождение (в продольных, угловых и абсолют-
ных географических координатах), вид и опасность дефектов металла при
100%-ном объеме контроля трубопровода. Кроме того, данный метод позволяет
оценить работоспособность участков трубопровода с учетом совокупности всех
имеющихся дефектов различной природы или повышения уровня напряженно-
деформированного состояния металла труб (рисунок 20). Эффективность выяв-
ления дефектов металла при этом не ниже 80%, что сопоставимо с показателя-
ми внутритрубной инспекции.
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Рисунок 20. Виды выявляемых дефектов:
вмятины (а);локальная коррозия (б);дефекты сварных швов (в);отступления от
проектных решений (г)

6. Тепловой контроль
В тепловых методах неразрушающего контроля (ТНК) в качестве проб-

ной энергии используется тепловая энергия, распространяющаяся в объекте
контроля. Температурное поле поверхности объекта является источником ин-
формации об особенностях процесса теплопередачи, которые, в свою очередь,
зависят от наличия внутренних или наружных дефектов. Под дефектом при
этом понимается наличие скрытых раковин, полостей, трещин, непроваров,
инородных включений и т.д., всевозможных отклонений физических свойств
объекта от нормы, наличия мест локального перегрева (охлаждения) и т.п.

Методы неразрушающего контроля теплового вида (ГОСТ 18353 - 79) ис-
пользуют при исследовании тепловых процессов в изделиях. При нарушении
термодинамического равновесия объекта с окружающей средой на его поверх-
ности возникает избыточное температурное поле, характер которого позволяет
получить информацию об интересующих свойствах объектов. Методы теплово-
го контроля основаны на взаимодействии теплового поля объекта с термодина-
мическими чувствительными элементами (термопарой, фотоприемником, жид-
кокристаллическим индикатором и т.д.), преобразовании параметров поля (ин-



тенсивности, температурного градиента, контраста, лучистости и др.) в элек-
трический сигнал и передаче его на регистрирующий прибор.

Достоинствами теплового контроля являются: дистанционность, высокая
скорость обработки информации; высокая производительность испытаний; вы-
сокое линейное разрешение; возможность контроля при одно- и двустороннем
подходе к изделию; теоретическая возможность контроля любых материалов;
многопараметрический характер испытаний; возможность взаимодополняюще-
го сочетания ТНК с другими видами неразрушающего контроля; сочетаемость
со стандартными системами обработки информации; возможность поточного
контроля и создания автоматизированных систем контроля и управления тех-
нологическими процессами.

Различают:
- пассивный ТНК;
- активный ТНК.

Пассивный ТНК не нуждается во внешнем источнике теплового воздей-
ствия – тепловое поле в объекте контроля возникает при его эксплуатации (из-
делия радиоэлектроники, энергетическое оборудование, металлургические печи
и т. п.) или изготовлении (закалке, отжиге, сварке и. т. п.). Активный ТНК
предполагает нагрев объекта внешними источниками энергии. В случае исполь-
зования активного ТНК в дефектоскопии, например для обнаружения дефектов
в виде нарушения сплошности (раковин, трещин, мест непроклея), информа-
цию о дефектах несут в себе локальные неоднородности температурного поля
на поверхности объекта контроля.

Существуют следующие виды активного теплового контроля изделий.

1. Кратковременный локальный нагрев изделия с последующей регистрацией
температуры той же (при одностороннем контроле) или при противопо-
ложной области (при двустороннем контроле). По истечении некоторого
времени (чтобы изделие успело остыть) переходят к следующей точке и
т.д. Так будет пройдена вся поверхность изделия, причем измеренная тем-
пература дефектных областей будет существенно отличаться от температу-
ры бездефектных участков. С использованием сканирующей системы, со-
стоящей из жестко закрепленных друг относительно друга источника на-
грева и регистрирующего прибора (например, радиометра), перемещаю-
щихся с постоянной скоростью вдоль поверхности образца. Одновремен-
ный нагрев поверхности образца вдоль некоторой линии (при одновремен-
ном контроле) или вдоль аналогичной линии с противоположной поверх-
ности образца (при двустороннем контроле). Подобная регистрация может
быть осуществлена, например, прибором «Термопрофиль».

2. Одновременный нагрев всей поверхности образца и последующая одно-
временная регистрация температурного распределения на этой же или на
противоположной поверхности. Подобный способ контроля может быть
осуществлен при помощи телевизора.

В методе активного ТНК можно выделить три основных направления
развития:
- тепловая дефектоскопия;



- тепловая дефектометрия;
- тепловая томография.

Тепловая дефектоскопия состоит в определении факта наличия дефекта и
его расположение в объекте контроля. В настоящее время это наиболее разра-
ботанное направление.

Тепловая дефектометрия представляет собой набор методов и средств ко-
личественной оценки глубины залегания дефектов, их толщины и поперечных
размеров. С математической точки зрения тепловая дефектометрия требует ре-
шения обратных теплофизических задач.

Тепловая томография является последующим развитием тепловой дефек-
тометрии и состоит в послойном синтезе внутренней структуры объекта кон-
троля на основе использования методов проективной компьютерной томогра-
фии.

Методы и средства теплового неразрушающего контроля
Вибротепловизионный метод особенно перспективен для анализа изде-

лий, работающих в условиях вибрации. В материалах с дефектами структуры
под воздействием вибрации возникают температурные поля, что обусловлено
рассеянием энергии колебаний на дефектах и превращением её в теплоту за
счет внутреннего перегрева в материале. В областях нарушения гомогенности
структуры возникают локальные зоны перегрева объекта. На термограммах
вибрирующих пластин и других объектов четко выявляются дефекты типа рас-
слоений, несплошностей и т.п.

Тепловая томография – метод визуализации внутренних сечений объекта
с помощью тепловых эффектов. Его можно реализовать импульсным облучени-
ем объекта плоским равномерным пучком излучения и последовательной реги-
страцией «тепловых отпечатков» дефектов или неоднородностей теплофизиче-
ских параметров контролируемой структуры на противоположной стороне из-
делия с помощью быстродействующего тепловизора.

Вихретокотепловой метод основан на радиоимпульсном возбуждении ме-
таллических объектов полем индуктора, приеме теплового отклика приповерх-
ностным преобразователем во время и после теплового воздействия и анализе
амплитудно-временной информации. Ход теплового процесса определяется те-
плофизическими и одновременно электромагнитными параметрами объекта,
что позволяет в одном эксперименте проводить исследования как тепловыми,
так и вихретоковыми методами. В частности, коэффициент температуропро-
водности чувствителен к химическому составу, тепловому старению, термооб-
работке, размерам зерна сплавов.

В горном машиноведении применяются пассивные методы ТНК на
основе тепловизионного контроля тепловых режимов работы машин и ме-
ханизмов, а также дефектов контактных сетей, изоляторов, тепловая диаг-
ностика электрооборудования (рисунок 21).
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Рисунок 21. Термограммы электрического распределительного устройства
(а) и нагретого корпуса подшипника (б)

7. Акустико-эмиссионный контроль
Акустико-эмиссионный метод – один из пассивных методов акустическо-

го контроля. Акустическая эмиссия (АЭ) заключается в генерации упругих волн
напряжения в твердых телах в результате локальной динамической перестройки
их структуры. Метод основан на анализе параметров этих волн.

Главные источники АЭ – процессы пластической деформации, связанные
с появлением, движением и исчезновением дефектов кристаллической решетки:
появление и развитие микро- и макротрещин; трение (в том числе поверхностей
разрывов друг о друга); фазовые (например, аллотропические) превращения в
твердом теле. АЭ проявляется в виде отдельных акустических импульсов.

Форма импульсов АЭ, возникающих в результате перестройки структуры,
зависит от природы процесса и материала изделия Процесс скачкообразного
снятия локальных напряжений путем разрушения вызывает импульс с крутым
фронтом, как большинство импульсов на рисунке 22,а.

Рисунок 22. Форма импульсов АЭ (а)
и соответствующих сигналов после
приемного тракта (б)



Спад импульса соответствует восстановлению внутренних напряжений.
Иногда они не восстанавливаются или восстанавливаются не полностью. Воз-
вращение к напряженному состоянию происходит медленнее, чем разрыв, мо-
жет сопровождаться быстро затухающими колебаниями, как показано для пер-
вого импульса. Импульсы рассматриваемого типа называют релаксационными.
Они характерны для процессов возникновения и движения дислокации и их
групп, возникновения и развития трещин.

Третий из показанных на рисунке 22, а импульсов соответствует процессу
акселерационного типа. Когда дислокации противоположного знака сближают-
ся и аннигилируют или дислокация выходит на поверхность кристалла и исче-
зает, их энергия преобразуется в упругую. Процессы сближения или выхода на
поверхность дислокации происходят с ускорением, отсюда название импульса
этого типа.

Энергия процесса аннигиляции дислокации порядка 10-18…10-16 Дж, дли-
тельность импульса 10-11с, ширина спектра сотни МГц. Другие дислокационные
источники имеют большую энергию (до 10-6 Дж) и длительность.

Точечный удаленный от поверхности источник АЭ излучает сферические
продольную и поперечную волны. Затухание волн в материале вызывает силь-
ное ослабление высокочастотной составляющей сигнала, так как коэффициент
затухания быстро возрастает с частотой. При падении на поверхности изделия
волны отражаются и трансформируются. В результате появляются поверхност-
ные волны, амплитуда которых уменьшается с расстоянием значительно мед-
леннее, чем для сферической волны, поэтому они преимущественно регистри-
руются приемником. Все это приводит к значительному искажению первона-
чального сигнала АЭ в зоне приема.

В результате прохождения импульсов через приемный преобразователь и
усилительный тракт с ограниченной полосой пропускания происходит даль-
нейшее искажение импульсов. Они приобретают двухполярный колебательный
характер, длительность их увеличивается, быстро следующие друг за другом
импульсы сливаются (рисунок 22,б).

АЭ называют дискретной, когда длительность регистрируемых импуль-
сов меньше интервала между ними. В противном случае говорят о непрерывной
АЭ. Появление импульсов АЭ в значительном объеме материала – процесс во
времени статистический, поэтому можно говорить лишь о средней длительно-
сти импульсов и интервалов между ними. Кроме того, дискретность или непре-
рывность зависят от разрешающей способности регистрирующей аппаратуры.

Основные параметры АЭ – это число импульсов за время наблюдения и
активность АЭ, равная количеству импульсов в некотором интервале времени
наблюдения (обычно 0,1 или 1 с). Фактически регистрируются не все импульсы
АЭ, а лишь превышающие определенный порог (рисунок 22,б). Тогда парамет-
ры эмиссии обозначают: суммарный счет N и скорость счета VN.

Для характеристики процесса АЭ важно не только количество импульсов,
но и их амплитуда. Параметром, учитывающем обе величины, является эффек-
тивное значение акустической эмиссии V, пропорциональное произведению ак-



тивности (или скорости счета) АЭ на среднее значение амплитуды сигналов АЭ
за единицу времени. Её обычно измеряют в вольтах (точнее – в мкВ).

Рисунок 23. Типичные кривые изменения эффективности АЭ в сопоставле-
нии с диаграммами напряжение-деформация для железа (а, кривая 1), ста-
ли (а, кривая 2), металлов с гранецентрированной кубической решеткой (б),
стареющих алюминиевых и титановых сплавов (в)

Акустическую эмиссию при деформации материалов наблюдают в про-
цессе механических испытаний гладких образцов. Каждому типу диаграммы
напряжение – деформация, получаемой при испытании на растяжение различ-
ных материалов, соответствует своеобразное изменение процесса АЭ (рисунок
23). Из кривых видно, что даже в области упругости (от 0 до sт) наблюдается
АЭ. Она возникает от того, что материал неоднороден, нагружен неравномерно
и в отдельных областях происходит пластическая деформация, хотя в целом
процесс упругий.

При переходе к пластической деформации АЭ резко возрастает в боль-
шом объеме образца. Эта деформация связана с массовым образованием и пе-
ремещением дефектов кристаллической решетки. Происходит образование,
движение дислокации и их групп, двойникование. Все эти процессы связаны с
появлением сигналов АЭ.

Максимум эффективного значения и активности АЭ достигается вблизи
предела текучести sт, когда пластическая деформация составляет около 0,2%
длины образца. Затем качения V и N уменьшаются из-за того, что движение
вновь образующихся дислокаций ограничивается уже существующими. В ре-
зультате сигналы АЭ с достаточной для регистрации амплитудой появляются
все реже.

Дополнительные максимумы АЭ для некоторых материалов наблюдаются
в конце площадки текучести или вблизи максимума напряжения. Они связаны с
разрушением цементитовых пластинок в стали (рисунок 23,а, кривая 2) и двой-
никованием (рисунок 23,в). Перед разрушением образца обычно наблюдают
импульсы большой амплитуды.

Важный параметр АЭ при пластической деформации – амплитудное рас-
пределение. Металлы с решеткой типа гранецентрированный куб (алюминий,
железо) имеют небольшую среднюю энергию импульса, сигналы большой ам-
плитуды в них наблюдают редко. Для этих материалов характерна деформация



скольжением. Металлы с решеткой типа объемноцентрированный куб (в том
числе железо) имеют несколько большее среднее значение энергии импульсов.
Деформация металлов с гексагональной плотноупакованной решеткой (напри-
мер, цинка, титана) вызывает импульсы АЭ с амплитудой в тысячи раз боль-
шей, так как они деформируются двойникованием.

Отмечают следующие факторы, повышающие амплитуду сигналов АЭ:
высокую прочность, анизотропию, неоднородность, крупнозернистость (литая
структура), большую общую толщину материала, большую скорость деформа-
ции, низкую температуру, наличие надреза.

В образцах с дефектами, как искусственными (надрезами), так и естест-
венными трещинами, происходит концентрация напряжений вблизи острого
края дефекта. В этом месте образуется локальная зона пластической деформа-
ции, объем которой пропорционален коэффициенту интенсивности напряжений
K – величине, характеризующей сложное напряженное состояние. От этой зоны
появляются импульсы АЭ, число которых также связано с K. Когда локальное
напряжение превосходит предел прочности, происходит микроразрыв – скачко-
образное увеличение дефекта; он проходит через эту зону, создавая сигналы
АЭ. При дальнейшем нагружении процесс повторяется. Таким образом, число
N импульсов АЭ растет с ростом K.

При повторном многократном нагружении АЭ резко уменьшается и вновь
начинает регистрироваться после достижения максимальной нагрузки первого
цикла. Это явление называют эффектом Кайзера. Он особенно хорошо проявля-
ется на гладких образцах и хуже – на образцах с надрезом. Последнее свиде-
тельствует о накоплении повреждений при повторных нагрузках.

На рисунке 24 показан рост числа N импульсов АЭ от числа и циклов на-
гружения при малоцикловых испытаниях образца с надрезом. Участок АВ со-
ответствует первому циклу, суммарный счет импульсов здесь быстро растет. В
окрестностях точки В рост замедляется в 10…100 раз, а на участке ВС суммар-
ный счет остается практически постоянным. В этом проявляется эффект Кайзе-
ра. В процессе циклических нагрузок происходит медленное накопление по-
вреждений в металле образца, после чего эффект Кайзера перестает действо-
вать и перед моментом появления видимой трещины происходит ускоренный
рост (участок CD), и далее медленное увеличение с ростом трещины (DE). При
достижении определенного размера трещины происходит разрушение, сопро-
вождающееся ростом N (EF).



Рисунок 24. Число N импульсов АЭ
и раскрытие d трещины в зависи-
мости от числа циклов нагружения
n

Изображение на рисунке 24 несколько условно. В действительности тре-
щина растет скачками, которые на рисунке сглажены.

Для неметаллических материалов существуют особенности в поведении
АЭ. Для стеклопластиков, например, установлен эффект послезвучания, т.е.
при неизменной нагрузке и при разгрузке АЭ продолжается. Эффект Кайзера
отсутствует: при повторном нагружении каждый раз возникают сигналы АЭ,
активность которой несколько уменьшается при повторных циклах.

Рисунок 25. Структурная схема
аппаратуры для контроля акусти-
ко-эмиссионным методом

На рисунке 25 показана функциональная схема многоканальной аппара-
туры для контроля методом АЭ. В состав одного канала входят следующие уз-
лы.

Преобразователь 1 – чувствительный элемент пьезоэлектрического пре-
образователя (ПЭП), изготавливают обычно из пьезокерамики типа ЦТС. Для
работы при температурах выше 300…400°С и высоком уровне радиации при-
меняют ниобат лития, у которого точка Кюри около 1200°С. Используют широ-
кополосные, полосовые и узкополосные ПЭП, последние обычно применяют,
когда на основе предварительных исследований выбран оптимальный для кон-
троля диапазон частот, а широкополосные – когда нужно исследовать форму и
частотный спектр сигналов АЭ. ПЭП обычно рассчитывают на прием колеба-
ний нормальных к поверхности. Диаграмма направленности ПЭП, как правило,
весьма широкая. ПЭП приклеивают к поверхности контролируемого объекта
легкорастворимым клеем.



Предварительный усилитель 2 с небольшим (до 20 дБ) усилением и низ-
ким уровнем шумов расположен непосредственно у ПЭП. Он улучшает отно-
шение сигнал-шум при передаче сигнала к аппаратуре, удаленной на 50…100 м.

Фильтром 3 устанавливают спектр частот принимаемых сигналов. Опти-
мально условие совпадения спектра частот приемника со спектром сигналов
АЭ, однако последний очень широк, поэтому полосу фильтра выбирают выше
частот помех. Помехи от механических ударов имеют спектр не выше 0,4 МГц,
от трения – до 1 МГц. Спектр электромагнитных помех еще более высокочас-
тотный. Повышение частоты принимаемых сигналов более 1 MГц нежелатель-
но, так как уменьшается дальность приема сигналов АЭ. Поэтому от высоко-
частотных помех отстраиваются другими способами.

Основной усилитель 4 обычно обладает равномерной амплитудно-
частотной характеристикой в диапазоне наблюдаемых частот при коэффициен-
те усиления 60…80 дБ. Характеристика усиления линейная, либо (в случае
большого динамического диапазона) логарифмическая.

Для подавления электромагнитных помех в усилителе экранируют весь
канал, включая преобразователь и кабель, выключают прием на время действия
интенсивной помехи, которую принимают отдельной антенной, применяют
корреляционную обработку входных сигналов, используют дифференциальные
преобразователи и усилители. Последний способ основан на том, что пьезопла-
стину в преобразователе разрезают на две части и одну половину переворачи-
вают, меняя, таким образом, ее поляризацию. Сигналы от каждой половины
усиливают отдельно, после этого в одном канале меняют фазу и складывают
оба сигнала. В результате двойного изменения фаз сигналы АЭ сохраняются.
Сигналы электромагнитных помех прошедшие два канала усилителя, оказыва-
ются в противофазе и подавляются.

Блок обработки сигналов 5 считает принимаемые каналом сигналы за все
время испытаний или за короткий интервал времени (например, 0,1 с) и выпол-
няет их анализ. Аналогичную обработку сигналов по всем каналам выполняет
блок 5. В анализ сигналов входит исследование их амплитудного распределе-
ния снятие амплитудно-частотных характеристик. Для анализа используют бы-
стродействующие ЭВМ. Применяют звуковую и световую сигнализации при
превышении определенного уровня амплитуды.

Блок определения местоположения источника сигналов АЭ 6 использует
информацию от нескольких преобразователей, расположенных в различных
местах изделия. Когда сигнал АЭ достигает ближайшего к источнику преобра-
зователя, начинается отсчет времени. Затем измеряют запаздывание времени
прихода того же сигнала на другие преобразователи.

Для определения положения источников АЭ в линейной системе (стерж-
не) достаточно иметь два преобразователя, в двумерной системе – не менее
трех преобразователей, окружающих источник. Положение источника находят
методами триангуляции. Увеличение числа преобразователей облегчает задачу
локации источника. Для решения триангуляционных задач применяют быстро-
действующую ЭВМ.



После обработки сигналы АЭ подают на дисплей, на котором одновре-
менно представлена развертка, соответствующая поверхности изделия и распо-
ложению на нем преобразователей. Источник АЭ появляется на экране в виде
светящейся точки. На экране дисплея иногда изображают амплитудное времен-
ное или частотное распределение сигналов.

Погрешность определения положения источника составляет обычно
3…5% максимального расстояния между преобразователями, но не менее, чем
величина порядка толщины стенки контролируемого объекта. Последнее связа-
но с тем, что положение источника по толщине обычно не определяют, а нахо-
дят только место эпицентра («следа») источника на поверхности.

Количество преобразователей выбирают в зависимости от задач контро-
ля. Например, когда используют АЭ при механических испытаниях образцов в
форме стержня, достаточно иметь один ПЭП, расположенный на торце или
другой ненагруженной части образца. Однако даже в этом случае полезно при-
менять систему с двумя ПЭП, расположенными по разные стороны от области,
где ожидается разрушение. Тогда можно использовать систему локации источ-
ников АЭ, выделить сигналы от этой области и отстроиться от шумов, возни-
кающих в системе крепления образца.

Более сложная задача – контроль объектов с большой площадью поверх-
ности. В этом случае определяют необходимое расстояние между ПЭП с уче-
том затухания ультразвука в выбранном частотном диапазоне, иногда коррек-
тируют частоту. ПЭП размещают на объекте так, чтобы обеспечить надежный
контроль областей, где наиболее вероятно появление и развитие дефектов свар-
ных соединений и мест концентрации напряжений. При контроле сосудов дав-
ления ПЭП размещают на расстоянии 200…5000 мм друг от друга. Их поме-
щают вблизи особо напряженных сварных швов, радиусных переходов, патруб-
ков. Правильность расположения ПЭП и работоспособность каналов аппарату-
ры проверяют, используя имитаторы АЭ. Контролируют надежность регистра-
ции сигналов, возникающих в различных участках конструкции, и точность оп-
ределения координат источников.

Задание критериев опасного состояния объекта – наиболее сложная про-
блема методики дефектоскопического контроля с помощью АЭ (нужно вы-
брать, по какому параметру АЭ и по какому его количественному признаку
следует принимать решение о признании сигналов предвестниками разруше-
ния).

Трудность задачи состоит в том, чтобы выделить АЭ от развития трещи-
ны на фоне сигналов, связанных с пластической деформацией. Установлено,
что активность и амплитуда сигналов АЭ изменяются немонотонно и могут
достигать максимумов, превышающих значения перед разрушением.

Наиболее информативный параметр, сигнализирующий о приближении
разрушения, – рост суммарного числа импульсов с начала испытаний. Каждый
импульс АЭ это, как правило, единичный акт разрушения.

На рисунке 26 показана характерная кривая роста N при увеличении ста-
тической нагрузки объекта.



Рисунок 26. Характерная зависи-
мость числа импульсов АЭ от
статической нагрузки

При сохранении режима нагружения объект обязательно разрушится по
участку, где был источник эмиссии. Ступенчатый характер кривой соответству-
ет скачкообразному росту трещин.

Метод АЭ, как средство неразрушающего контроля конструкций, позво-
ляет проводить интегральный контроль и обнаруживать только несплошности,
представляющие действительную опасность. Однако он не дает достаточной
информации, чтобы предсказать работоспособность изделия задолго до разру-
шения. Для прогнозирования ресурса изделий без явных дефектов после изго-
товления метод непригоден.

8. Вибродиагностика
В настоящее время количество эксплуатируемых машин и оборудования

в любой стране существенно превышает возможности их обслуживания и ре-
монта в соответствии с рекомендациями производителей. Выходом из сложив-
шейся ситуации становится, во-первых, увеличение доли необслуживаемого
оборудования, а, во-вторых, переход на ремонт машин и оборудования по фак-
тическому состоянию. Но это возможно лишь при использовании методов и
средств глубокой диагностики и долгосрочного прогноза состояния оборудова-
ния в процессе его эксплуатации, которые лишь в последние годы стали разви-
ваться быстрыми темпами.

Измерение и анализ вибрации приобрели особое значение, потому что
они обеспечивают большое количество качественной информации при низких
капиталовложениях. Поэтому анализ вибрации, дополненный тепловым кон-
тролем отдельных узлов, тока приводного двигателя и, в некоторых случаях,
состава смазки стал основой нового направления технической диагностики, по-
лучившего название контроля состояния и диагностики машин. Именно это на-
правление расширило возможности существующих методов неразрушающего
контроля, позволило решать практические задачи долгосрочного прогноза со-
стояния роторного оборудования и, как следствие, переходить на обслуживание
и ремонт оборудования по фактическому состоянию.

Многие годы вибрационный контроль и диагностика машин включали в
себя два основных направления, а именно вибрационный контроль, постепенно
развившийся до вибрационного мониторинга, и поиск источников (причин) по-
вышенной вибрации.

В рамках вибрационного контроля решаются три основные задачи:



- допуск оборудования в эксплуатацию при заданных требованиях к надеж-
ности и влиянию на обслуживающий персонал;

- аварийная защита оборудования;
- оценка состояния оборудования.

В рамках поиска источников (причин) повышенной вибрации также ре-
шаются три основных задачи:
- обеспечение заданных виброакустических характеристик нового оборудо-

вания, его виброналадка после изготовления (ремонта);
- обеспечение стабильности виброакустических характеристик в процессе

эксплуатации оборудования;
- поиск опасных дефектов.

Из первой группы задач, необходимо выделить аварийную защиту обору-
дования, которая требует создания встроенных в оборудование систем защиты.
Наибольший вклад в решение этих задач внесли предприятия авиационной и
космической промышленности, где последствия аварий наиболее опасны. Для
этого стали разрабатываться и выпускаться не только собственно системы ава-
рийного отключения оборудования, но и системы записи информации (так на-
зываемые «черный ящик»), в том числе и вибрационного сигнала, позволяющие
в рамках расследования аварийных ситуаций выявлять и на будущее устранять
их причины.

По мере развития системы аварийной защиты ответственного оборудова-
ния в некоторых отраслях промышленности стали трансформироваться в сис-
темы защитного мониторинга, позволяющие хранить в базе данных результаты
измерений, анализировать их и прогнозировать вибрационное состояние обору-
дования. Кроме вибрации системы мониторинга стали измерять и другие сиг-
налы, прежде всего температуру, а в дальнейшем стали объединяться вместе с
элементами управления в единую систему защиты, мониторинга и управления
оборудованием. В последнее время ведущие западные производители оборудо-
вания идут в этом направлении, часто включая в подобные системы и функции
контроля состояния оборудования, и функции автоматического поддержания
оптимальных по надежности и запасу работоспособности режимов его работы.

В то же время получают большое распространение и системы защитного
мониторинга, обеспечивающие режим защиты оборудования от действий не-
квалифицированного обслуживающего персонала. Эти системы представляют
собой симбиоз системы аварийной сигнализации и «черного ящика» для после-
дующего анализа ошибок персонала. Такие системы часто строятся только на
основе ограниченного количества датчиков вибрации, а иногда дополняются
простейшими диагностическими функциями. Возможность установки этой сис-
темы пользователем без участия разработчиков как оборудования, так и систе-
мы мониторинга, а также возможность её подключения к АСУ предприятия оп-
ределяют высокую популярность подобных систем.

Из второй группы задач следует выделить обеспечение стабильности
виброакустических характеристик оборудования в процессе его эксплуатации.
Эти задачи имеют разную постановку в разных отраслях промышленности.



Одними из первых работы по стабилизации вибрации, как одного из фак-
торов, определяющих надежность и ресурс высокооборотных машин в процес-
се эксплуатации, стали проводить предприятия энергетики. Особое внимание
уделялось анализу низкочастотной вибрации крупных энергетических устано-
вок с паровыми и газовыми турбинами, работающих на частотах вращения вы-
ше первой критической. Вибрация анализировалась как в установившихся, так
и в переходных режимах работы установок, в частности на разгоне и выбеге, на
которых чаще всего и возникают аварийные ситуации. Анализ форм колебаний
установок на частотах действия основных колебательных сил позволял обна-
руживать опасные дефекты колебательной системы и её резонансные частоты.

Основой для решения задач третьего направления, а именно, глубокой
диагностики и долгосрочного прогноза состояния машин, получившей название
превентивной (профилактической) диагностики, стали результаты исследова-
ний вибрационных характеристик корабельных машин и оборудования. На про-
тяжении многих лет эти исследования проводились в странах, имеющих разви-
тый военно-морской флот и решающих задачи снижения и стабилизации гид-
роакустического шума кораблей и подводных лодок. Использование накоплен-
ного опыта позволило морским инженерам в короткие сроки создать конверси-
онные технологии вибрационной диагностики оборудования, по мере развития
которых расширялась и номенклатура используемых для диагностики процес-
сов, протекающих в машинах и оборудовании. Именно морские инженеры ста-
ли основателями многих диагностических фирм США, Англии, России и Фран-
ции, начавших свою деятельность в 80-е годы прошлого столетия и занявших в
настоящее время ведущие позиции на рынке диагностической продукции и ус-
луг.

За последние 15 лет в развитии превентивной диагностики дважды про-
исходили изменения, которые можно назвать революционными. Первое связано
с внедрением цифровых приборов со встроенными специализированными сиг-
нальными процессорами, позволившими в малогабаритных приборах в реаль-
ном времени выполнять многие виды анализа сигналов, существенно сложнее
быстрого преобразования Фурье. Второе связано с внедрением методов автома-
тической идентификации результатов анализа и распознавания состояний, по-
зволивших создать программы автоматической постановки диагноза и прогноза
с высокой достоверностью распознавания типовых дефектов, имеющих разную
скорость развития.

9. Контроль состояния вещества
Контроль состояния вещества подразумевает проведение эмиссионного

спектрального анализа горюче-смазочных материалов и рабочих жидкостей
(ЭСАМ), используемых в машинах и механизмах.

Выбор метода ЭСАМ при исследовании машин и механизмов, прежде
всего, определяется поставленной задачей исследования, а также возможностя-
ми применения тех или иных спектральных приборов. При этом следует пола-
гать, что закономерности процессов, установленных по содержанию химиче-
ских элементов в работающем масле машин и механизмов, не должны зависеть



от применяемых методов ЭСАМ. В противном случае результаты исследования
нельзя считать достоверными.

В настоящее время методы ЭСАМ в основном разделяются типом спек-
трального прибора, который предполагается применить при исследовании, и
способом ввода пробы в разряд.

Спектральные приборы, которые применяют в настоящее время, разде-
ляются на спектрографы и спектрометры, т.е. на приборы с фотографической и
фотоэлектрической регистрацией спектра. Хотя спектральный анализ на этих
приборах основан на общих принципах эмиссионной спектроскопии, техноло-
гия процесса выполнения спектрального анализа имеет существенное различие.

При фотографической регистрации на фотопластинке воспроизводится
полный спектр пробы, что дает возможность полностью его проанализировать.
Кроме того, документально сохраняется спектрограмма, что весьма важно при
исследовании сложного и малоизвестного объекта. Большим преимуществом
является невысокая стоимость приборов, простота их обслуживания и надеж-
ность в работе. Существенным недостатком является большая трудоемкость
спектрального анализа, связанная с обработкой и расшифровкой информации,
которая зафиксирована на фотопластинке. В связи с этим точность анализа в
значительной степени определяется качеством применяемых фотопластинок.

При фотоэлектрическом способе регистрации спектра регистрируются
только те аналитические линии, которые заранее выбраны для анализа. Основ-
ными преимуществами этих приборов являются высокая производительность и
возможность экспресс-анализа. Основной недостаток применения этих прибо-
ров для исследовательских целей – это отсутствие полной спектрограммы про-
бы, что не дает возможности, в случае возникновения ряда вопросов, вернуться
к ранее анализируемой пробе. Кроме того, прибор требует перестройки в слу-
чае анализа пробы другого химического состава. Существенным недостатком, с
которым также следует считаться, является высокая стоимость установки и
сложность ее обслуживания. Поэтому эти приборы оправдывают себя только
при массовых анализах и в случае, когда требование экспрессности является
основным.

По способу введения пробы в разряд методы эмиссионного спектрально-
го анализа масла и отложений разделяются на две группы:

1. Прямые методы, предусматривающие непосредственный анализ масла. К
ним относятся следующие методы: пропитки маслом графитовых элек-
тродов, пористой чашки, вращающегося электрода, фульгуратора, двух-
стадийного испарения, предварительного испарения.

2. Косвенные методы, предусматривающие предварительное озоление про-
бы с последующим введением её в разряд. С этой целью применяются
следующие способы озоления масла: прямое, кислотное, окислительное, с
коллектором.
Основным преимуществом прямых методов является сравнительно малая

трудоемкость приготовления пробы для введения её в разряд, особенно при
применении метода вращающегося электрода. Основным недостатком прямых
методов является зависимость чувствительности определения от величины со-



держания элементов в пробе. Поэтому метод вращающегося диска хорошо
применим для целей диагностики, когда приходится иметь дело со сравнитель-
но высокими концентрациями элементов, сигнализирующих о той или иной не-
исправности. Однако при исследовании процесса износа, когда кроме основно-
го элемента износа приходится определять и сопутствующие ему элементы,
концентрация которых на несколько порядков ниже основного, метод практи-
чески не применим. Кроме того, прямые методы значительно труднее поддают-
ся стандартизации. Значительные осложнения в их применении возникают в
случае оценки износа по суммарному содержанию элементов износа в масле и
осадке.

Серьезным преимуществом косвенных методов является следующее. При
их использовании результаты анализа не зависят от вязкости масла, вида хими-
ческого соединения и размеров частиц продуктов износа, в то время как на ре-
зультаты прямых методов анализа оказывают влияние особенности нефтепро-
дуктов: горючесть, различие химического состава и т.д. Существенным недос-
татком косвенных методов является значительная трудоемкость подготовки
пробы к анализу, что лишает спектральный анализ экспрессности. В процессе
озоления пробы даже при соблюдении строгого температурного режима воз-
можна некоторая потеря легколетучих элементов и увеличение случайной
ошибки анализа. Однако при прочих равных условиях косвенные методы обла-
дают значительно более высокой чувствительностью, чем прямые, за счет обо-
гащения пробы при озолении. При анализе золы снижается влияние химическо-
го состава и облегчается стандартизация. Кроме спектрального анализа рабо-
тающего масла весьма часто возникает необходимость в спектральном анализе
отложений масляных фильтров и осадков, выпадающих в разных частях иссле-
дуемого механизма. Косвенный метод спектрального анализа и в этом случае
позволяет значительно упростить методику анализа этого рода работ за счет
применения тех же стандартных образцов, которые используются при спек-
тральном анализе работающего масла. Таким образом, по доступности и эф-
фективности ни один метод обогащения не может конкурировать с озолением.

Основным преимуществом спектрального анализа для диагностики явля-
ется возможность раннего обнаружения начала аварийного износа, когда дру-
гие методы диагностики эту стадию неисправности работающего механизма не
обнаруживают. Хотя принципиального различия между применением спек-
трального анализа масла для определения износа и для диагностики нет, такое
разделение имеет чисто практическое значение, суть которого заключается в
следующем. При исследовании процесса изнашивания возникает необходи-
мость нахождения скорости износа деталей, определение которой представляет
известные трудности. При диагностике же решается задача определения техни-
ческого состояния машин с точки зрения возможности дальнейшей их работы.
Такая постановка вопроса существенно облегчает задачу определения диагно-
стических параметров. Опыт применения спектрального анализа для диагно-
стики показал, что при нарушении технического состояния, концентрация ха-
рактерных химических элементов в работающем масле значительно увеличива-
ется. Такая закономерность дает возможность производить диагностику техни-



ческого состояния, руководствуясь только концентрацией продуктов износа в
работающем масле, и упростить методики спектрального анализа, так как
ошибки определения при этом не имеют существенного значения.

При применении ЭСАМ для диагностики необходимо располагать сведе-
ниями о диагностических параметрах, т.е. нормальных и предельных концен-
трациях характерных элементов в работающем масле. Ввиду разных законо-
мерностей процесса накопления элементов износа и загрязнения в масляной
системе с фильтрами и в масляной системе без фильтров подход к определению
предельных показателей имеет свои особенности.

В механизмах и машинах с замкнутой системой смазки с фильтрами кон-
центрация элементов в масле, в зависимости от  времени работы, как правило,
стабилизируется или мало изменяется. Поэтому величину диагностического па-
раметра можно установить по кривой плотности распределения, построенной
по результатам эксплуатационных исследований того или иного параметра или
показателя состояния работающего масла. Наиболее достоверное определение
его значения может быть получено путем сравнения положения кривой распре-
деления, соответствующей группе заведомо неисправных механизмов, с кривой
распределения группы механизмов с исправным техническим состоянием. В
этом случае закон распределения знать не обязательно, необходимо лишь опре-
делить некоторые числовые характеристики распределения. За предельное зна-
чение принимается точка пересечения кривых распределения или начало кри-
вой распределения группы механизмов с определенным видом неисправности.

В тех случаях, когда по тем или иным причинам оценить техническое со-
стояние механизмов в исследуемой группе не представляется возможным или
нецелесообразно, значение диагностических параметров можно определять не-
посредственно по кривой распределения, полученной в результате исследова-
ния группы машин и механизмов неизвестного технического состояния. Такая
возможность базируется на следующих соображениях.

В любой группе машин и механизмов может находится некоторое коли-
чество механизмов, имеющих либо повышенный износ, либо какую-нибудь
техническую неисправность. Наличие этих механизмов наложит свое влияние
на плотность распределения того или иного химического элемента в работаю-
щем масле. Так как нормальный закон является предельным законом, к которо-
му приближаются другие законы распределения, можно полагать, что кривая
распределения, построенная с исключением больших или малых концентраций
химических элементов, являющихся следствием каких-то нарушений техниче-
ского состояния механизма, может приблизить экспериментальное распределе-
ние к нормальному. В этом случае значение диагностического параметра с до-
верительной вероятностью 0,95 можно определить по формуле s±= 2MСD .

Здесь М – модальное значение параметра экспериментальной кривой рас-
пределения, построенной без учета больших или малых изменений.

Следует иметь в виду, что отклонения от моды в сторону увеличения или
уменьшения не равнозначны по смыслу, который придается диагностическому
параметру. Поэтому знак «плюс» или «минус» следует устанавливать в зависи-
мости от характера изменения диагностического параметра.



Достоверность определения величины диагностического параметра дан-
ным методом зависит от количества машин и механизмов, входящих в иссле-
дуемую группу, и от того, насколько исключение больших или малых измере-
ний приблизит экспериментальную кривую распределения к нормальной. При
этом нужно иметь в виду следующее. Значение диагностического и браковоч-
ного показателей следует рассматривать не как четкую границу, разделяющую
однотипные механизмы с разным техническим состоянием, а как вероятност-
ную. Большее отдаление от принятого значения диагностического параметра
значения диагностического параметра дает большую вероятность обнаружения
технических неисправностей в двигателе. И, наоборот, приближение к вероят-
ностной границе снижает достоверность определения.

Для проведения эмиссионного спектрального анализа горюче-смазочных
материалов и рабочих жидкостей используются многоканальные эмиссионные
спектрометры, предназначенные для определения продуктов износа деталей
редукторов и других механизмов в процессе их эксплуатации.

Спектрометр МФС-7(рисунок 27) применяется для диагностики состоя-
ния редукторов, тепловозов, экскаваторов, тракторов, автомобилей, станков.
Процесс анализа автоматизирован с момента установки пробы в штатив, до по-
лучения результатов анализа в единицах концентрации на экране дисплея,
принтере и в памяти персонального компьютера.

Спектрометр МФС-7 комплектуется компактной простой системой реги-
страции на базе одноплатного контроллера КМС-1, работающей под управле-
нием IBM-совместимого компьютера.

Рисунок 27. Многоканальный
спектрометр МФС-7 для
анализа масел на продукты



Лекция 3. ФИЗИЧЕСКИЕ ПРЕОБРАЗОВАНИЯ, ПОЛОЖЕННЫЕ В
ОСНОВУ ИЗМЕРЕНИЙ

Теория познания – гносеология(от др.греч. gnoxix – знание, познание и
logox– речь, слово, учение или наука) – наука о познании окружающей нас
действительности. Объектами познания являются свойства и явления матери-
ального и духовного (идеального) мира. Вопрос о том, что изних первично, а
что вторично, относится к философии. Естественные науки занимаются прак-
тической познавательной деятельностью.

В ней различаются категории качества и количества. Методами количест-
венного анализа служат теория и эксперимент. В свою очередь, эксперимен-
тальные исследования могут выполняться с применением и без применения
технических средств (инструментов).

Полученная тем или иным путем количественная информация о свойст-
вах и явлениях окружающего мира перерабатывается, транспортируется и хра-
нится в устройствах и системах информатики, к которым кроме технических
средств можно отнести текстовые документы или, например, мозг человека.
Использование количественной информации в народном хозяйстве (включаю-
щем научную сферу) служит конечной целью познавательной деятельности.

Наука о получении количественной информации опытным путем называ-
ется метрологией. Опытным путем, т.е. экспериментально, количественная ин-
формация получается посредством измерений. Таким образом, метрология(от
др.греч. metron– мера иlogox ) – наука о получении измерительной информа-
ции. В качестве таковой метрология является важнейшей составной частью
гносеологии. «В природе мера и вес суть главные орудия познания», – отмечал
Д.И. Менделеев. Ему же принадлежат слова: «... наука начинается ... с тех пор,
как начинают измерять; точная наука немыслима без меры», определяющие ба-
зисное положение метрологии в естествознании.

Большинство реальных объектов познания обладает таким многообрази-
ем свойств, что получить количественную информацию о каждом из них не-
возможно. Как правило, это и не нужно. С помощью средств измерений полу-
чают количественную информацию о наиболее существенных свойствах объек-
тов. Первоначально эта информация содержится в отклике средств измерений
на входное воздействие. После решения обратной задачи измерений измери-
тельная информация позволяет сформировать модель объекта – упрощенное
представление о нем на основе количественных данных о наиболее существен-
ных свойствах. Чем большее число свойств учитывается, чем точнее количест-
венная информация о них, тем полнее модель отражает реальный объект.

Во избежание лишних измерительных процедур качественное представ-
ление о модели объекта (номенклатура свойств, представляющих интерес)
должно быть сформировано заранее (apriori). Измерительные задачи состоят в
получении конкретных количественных данных.



Модели объектов служат отражением реальности в нашем сознании. Роль
измерений в теории отражения является определяющей. «Каждая вещь известна
лишь в той степени, в какой ее можно измерить» (Джозеф Джон Томсон).

Любое свойство может проявляться в большей или меньшей степени, т.е.
имеет количественную характеристику. Следовательно, любое свойство может
быть измерено. «Измеряй все доступное измерению и делай доступным все не-
доступное ему» (Галилео Галилей).

Каждое свойство может быть охарактеризовано по-разному. Свойство на-
гретости тел, например, может характеризоваться средней скоростью теплового
движения молекул, а может термодинамической температурой. Свойство про-
странственной протяженности можно характеризовать расстоянием между
двумя точками пространства, а можно – углом между направлениями на них из
точки наблюдения. Неопределенность числового значения случайной величины
характеризуется энтропией или доверительным интервалом при выбранной до-
верительной вероятности и т.д. Понятно, что для удобства общения и обеспече-
ния единства измерений все должны пользоваться одинаковыми характеристи-
ками. Их называют мерами. Согласованные меры узакониваются соглашения-
ми. В физике и ее технических приложениях меры получили название физиче-
ских величин. К ним относятся длина, сила, масса, давление, время, скорость и
др.

Поскольку практически все измеряемые при диагностировании парамет-
ры являются косвенным отражением реальных параметров технического со-
стояния, полученными на основе изучения взаимодействия объекта контроля с
физическими полями, то необходимо рассмотреть матрицу физических преоб-
разований одних величин в другие, положенных в основу процессов измерения.



ФИЗИЧЕСКИЕ ЭФФЕКТЫ, ИСПОЛЬЗУЕМЫЕ ДЛЯ ПРЕОБРАЗОВАНИЯ ИЗМЕРЯЕМЫХ ВЕЛИЧИН
ВХОДНЫЕ ВЕЛИЧИНЫ

ВЫХОДНАЯ
ВЕЛИЧИНА

механическая тепловая магнитная электрическая оптическая молекулярная

Механическая Законы рычага.
Упругость.
Физический
маятник.

Тепловое
расширение.
Давление паров.

Силы, действующие
в магнитном поле.
Магнитострикция.

Силы, действующие
в электрическом
поле. Пьезоэлектри-
ческий эффект.

Давление
излучения.
Радиометр.

Сорбция, десорбция,
набухание,
электрофорез.

Тепловая Адиабатическое из-
менение состояния.
Теплота трения.
Конвективные пото-
ки.

Эффект Томсона. Вихревые токи. Джоулева теплота.
Диэлектрические
потери тепла. Вих-
ревые токи.

Абсорбция + зави-
симость сопротив-
ления от температу-
ры. Т. э.д.с. или пи-
роэлектрический
эффект.

Удельная теплоем-
кость, теплопровод-
ность.

Магнитная Магнито-упругий
эффект.

Закон Кюри - Вейс-
са.

Диа-, пара-
,феромагнетизм.
Гистерезис (накоп-
ление).

Электромагнитные
измерительные при-
боры. Силы, дейст-
вующие в магнит-
ном поле

Абсорбция + закон
Кюри - Вейсса.

__________

Электрическая Индукция. Пьезоре-
зистивный и пьезо-
электрический эф-
фекты.

Зависимость сопро-
тивления от темпе-
ратуры. Термоэлек-
трический эффект.
Пироэлектрический
эффект.

Эффект Холла.
Индукция.

Электрическая ин-
дукция прохожде-
ния токов в жидко-
стях, газах и твер-
дых телах.

Внешний и внут-
ренний фотоэффект.
Фотосопротивление.

Напряжение Вольта.
Контактная разность
потенциалов. Элек-
тролитическая про-
водимость. Концен-
трационный потен-
циал.

Оптическая Интерференция.
Триболюминесцен-
ция.

Тепловое излучение.
Затухание флуорес-
ценции. Термолю-
минесценция.

Магнитооптическое
вращение плоскости
поляризации (Эф-
фект Фарадея). Эф-
фект Зеемана.

Эффект Керра.
Электролюминес-
ценция в различных
агрегатных состоя-
ниях. Лазер.

Модуляторы. Пре-
образования длин
волн при помощи
электронно-
оптических преоб-
разователей (ЭОП)
или люминофоров.

Эмиссия и абсорб-
ция. Молекулярные
спектры.

Молекулярная _________ Термокраска.
Жидкие кристаллы.

__________ Гальваническая
ячейка

Фотоэмульсии. Ис-
пользование элек-
тронно-оптических
преобразователей.

__________



1. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МЕХАНИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИН В
МЕХАНИЧЕСКИЕ

1.1. Закон рычага открытый Архимедом: A=F×l=F×x=const, где А – работа,
F – сила, l – длина рычага, х – перемещение.

1.2. Закон Гука: s=Е×e или F=k×Dx, где s– напряжение, F– сила, Е – мо-
дуль упругости, k – коэффициент упругости, e– деформация, Dx – смещение.

1.3. Физический маятник. Период колебаний физического маятника

;
g
l

2
mgr

I2Т прp=p= ;
mr
Ilпр= I– момент инерции, m  – колеблющаяся масса,

r – радиус центра масс, lпр – приведенная длина.

2. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МЕХАНИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИН ВТЕПЛОВЫЕ

2.1. Адиабатныйпроцесс – термодинамический процесс без теплообмена
между системой и окружающей средой p×vk=T×vk-1= T×p(1-k)/k, где k – показа-
тель адиабаты.

В не теплоизолированной системе адиабатным может считаться про-
цесс, протекающий столь быстро, что теплообмен практически не успевает
происходить.

2.2. Теплотатрения. Из второго начала термодинамики dU  –  TdS£dA;
dQ£TdS(dU – изменение внутренней энергии системы, T – термодинамическая
температура, dS  – изменение энтропии, dA – сообщенная над системой
работа,dQ– сообщенная ей теплота)следует, что при трении выделяется
теплотаdQ=dA- dU.

2.3. Конвективныйтеплообмен – процесс передачи энергии в форме теп-
лоты в неравномерно нагретой жидкой, газообразной или сыпучей среде вслед-
ствие ее движения и теплопроводности. Различают естественную (свободную)
и вынужденную конвекцию.

3. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МЕХАНИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИН ВМАГНИТНЫЕ

3.1. Магнитоупругийэффект(эффект Виллари) – изменение намагничен-
ности ферромагнитного тела при его деформации (динамометры, манометры,
тензометры).

4. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МЕХАНИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИН В
ЭЛЕКТРИЧЕСКИЕ

4.1. Магнитострикция(strictio – сжатие, натяжение) – изменение размера и
формы (значительно только у ферромагнетиков) тела при намагничивании. Для



поликристаллов (кварц) значение Dl/lдостигает больших величин (излучатель и
приемник ультразвука, акселерометр).

4.2. Индукция(inductio – наведение). Закон Фарадея-Максвелла-Ленца
E=dF/dt, гдеЕ – эдс электромагнитной индукции, Ф – магнитный поток (пото-
косцепление). Различают электромагнитную (возникновение эдс в проводнике,
движущемся в магнитном поле, или вследствие изменения самого поля) и элек-
тростатическую (явление наведения электрических зарядов на поверхности
проводящего тела под действием внешнего электрического поля) индукцию.

4.3. Пьезоэлектрическийэффект – появление электрических зарядов раз-
ного знака на противоположных гранях пьезоэлектриков (кварц, сегнетовая
соль, пьезокерамика) при механических деформациях в плоскости, перпенди-
кулярной действующим напряжениям. Обратный пьезоэффект состоит в де-
формации этих же кристаллов под действием внешнего электрического поля
(генераторы и приемники ультразвуковых колебаний, акселерометры).

5. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МЕХАНИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИН ВОПТИЧЕСКИЕ

5.1. Интерференция (inter – внешне, между собой и ferio – ударяю, пора-
жаю) – явление, возникающее при наложении двух и более волн и состоящее в
устойчивом во времени их усилении или ослаблении в определенных точках
пространства. Волны должны быть когерентными (разность фаз не зависит от
времени), а поперечные волны (упругие волны в твердых телах) должны рас-
пространяться в одном направлении (интерферометры).

5.2. Триболюминисценция(tribos– трение, luminis– свет, phoros – несущий,
escent – суффикс, означающий слабое действие). Люминофоры – вещества, спо-
собные преобразовывать поглощаемую ими энергию в световое излучение. Бы-
вают неорганические (кристаллофоры – на их основе изготавливают люминес-
центные лампы, электроннолучевые трубки, рентгеновские экраны) и органи-
ческие (люмогены – на их основе изготавливают люминесцентные краски).

6. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ТЕПЛОВЫХ ВЕЛИЧИН ВМЕХАНИЧЕСКИЕ

6.1. Тепловоерасширение – изменение размеров при нагревании или ох-
лаждении тел по законам Dl=l0(1+aQ) илиDV=V0(1+avQ). Более точно описы-
ваются полиномами второй степени.

6.2. Давлениепаров. Пар – вещество в газообразном состоянии в условиях,
когда путем сжатия возможно осуществить равновесие с тем же веществом в
твердом или жидком состояниях, т.е. при давлении и температуре ниже крити-
ческих. Пар и газ понятия практически идентичные, поэтому деление практиче-
ски условное. Если пар находится в равновесии с жидкой или твердой фазой он
называется насыщенным и его свойства (плотность, теплоемкость и т.п.) опре-
деляются только температурой. Если давление пара при данной температуре
меньше давления насыщенного пара или его температура при заданном давле-



нии выше, он называется перегретым. При малых давлениях и высоких темпе-
ратурах свойства пара приближаются к свойствам идеального газа pv=RQ–

уравнение Клапейрона (B.Clapeyron) – Менделеева;
dv
r

d
dp

Q
=

Q
 – уравнение

Клапейрона – Клаузиуса (R. Clausius) для фазовых переходов 1 рода (r– удель-
ная теплота фазового перехода).

7. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ТЕПЛОВЫХ ВЕЛИЧИН ВТЕПЛОВЫЕ

7.1. ЭффектТомсона– одно из термоэлектрических явлений (открыто в
1856 г), заключающееся в том, что если в проводнике с током существует пере-
пад температур, то дополнительно к Джоулевой теплоте, в объёме проводника
будет выделяться или поглощаться дополнительная теплота ТомсонаQ=SItDQ,
где S – постоянная Томсона.

Объяснение эффекта в первом приближении заключается в следующем.
В условиях, когда вдоль проводника, по которому протекает ток, существует
градиент температуры, причём направление тока соответствует движению
электронов от горячего конца к холодному, при переходе из более горячего се-
чения в более холодное, электроны передают избыточную энергию окружаю-
щим атомам (выделяется теплота), а при обратном направлении тока, проходя
из более холодного участка в более горячий, пополняют свою энергию за счёт
окружающих атомов (теплота поглощается).

8. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ТЕПЛОВЫХ ВЕЛИЧИН ВМАГНИТНЫЕ

8.1. Фазовыйпереход – переход вещества из одного состояния в другое.
Фазовый переход первого рода (испарение, плавление, кристаллизация,

конденсация, возгонка) – переход, при котором скачком изменяются термоди-
намические функции (плотность, внутренняя энергия, энтропия, энтальпия и
т.п.). Характеризуется теплотой фазового перехода.

Фазовый переход второго рода характеризуется тем, что термодинами-
ческие функции непрерывны, а разрывы имеются у их производных по темпе-
ратуре или давлению (сжимаемость, плотность и т.п.). Теплота фазового пере-
хода второго рода равна нулю. Пример: переход ферромагнетиков в парамагне-
тики в точке Кюри (P.Curie) – температура фазового перехода второго рода
(точка Кюри составляет для железа 1042K, для кобальта – 1393K, для никеля –
631K). Переход происходит по закону Кюри-Вейса c=с¢/(Q+D), где с¢и D– по-
стоянные, а c – магнитная восприимчивость. У парамагнетиков (О2, NO, Pt, Pd)
– магнитная восприимчивость 0<c<<1, у ферромагнетиков c=105…106.

9. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ТЕПЛОВЫХ ВЕЛИЧИН ВЭЛЕКТРИЧЕСКИЕ

9.1. Зависимостьсопротивления от температурыDR=R0(1+aQ). Более
точно описывается полиномом третьей степени.



9.2. Термоэлектрическийэффект – явление возникновения эдс в замкну-
той электрической цепи, составленной из последовательно соединенных раз-
личных проводников (платина – сплав платина-родий) или полупроводников,
спаи которых при различных температурах. ТермоЭДС ЕQ=aDQ, где a– удель-
ная термоЭДС, которая определяется материалом спаев и зависит от его темпе-
ратуры.

9.3. Пироэлектрическийэффект (pyr–огонь) – электризация поверхности
кристаллических диэлектриков при их нагревании или охлаждении. Плотность
зарядов (@ 10 мКл/м2) позволяет обнаруживать очень слабое электромагнитное
излучение (измерение температуры с точностью до 10-6K).

10. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ТЕПЛОВЫХ ВЕЛИЧИН ВОПТИЧЕСКИЕ

10.1. Тепловоеизлучение – электромагнитное излучение, испускаемое те-
лами, находящимися в термодинамическом равновесии, зависящее только от
абсолютной температуры и оптических свойств излучающего тела. Основные
характеристики:
- излучательная способность тела Е(n,Q), равная спектральной плотности

его энергетической светимости
n×dds

dN

- поглощательная способность тела А(n,Q), равная спектральному коэффи-
циенту поглощения (отношение поглощенной энергии к упавшей в узком
частотном диапазоне n±Dn).

Основной закон – закон Кирхгофа ( )
( ) ( )Qn=

Qn
Qn ,Е

,А
,Е

0 , где ( )Qn,Е0  –

излучательная способность абсолютно черного тела (А=1).

По закону Планка ( )
( )[ ]1k/hexpc

h2,Е 2

2

0 -Qn
np

=Qn , где h – постоянная

Планка,k=R/NA– постоянная Больцмана, NA– число Авагадро, c – скорость све-
та.

10.2. Флуоресценция возникает в результате самопроизвольных переходов
возбужденных молекул в нормальное состояние. Время затухания 1…10 нс.

10.3. Люминесценция – нетепловое свечение вещества, происходящее по-
сле поглощения им энергии возбуждения. Впервые люминесценция была опи-
сана в XVIII веке.

10.4. Термолюминесценция возникает при нагревании вещества, возбуж-
дённого светом или жёстким излучением. Наблюдается у многих минералов,
некоторых стекол и органических люминофоров. Механизм термолюминесцен-
ции – рекомбинационный. При нагревании освобождаются электроны, захва-
ченные ловушками, и происходит излучательная рекомбинация их с ионизо-



ванными при возбуждении центрами люминесценции. Термолюминесценция
применяется при исследовании энергетического спектра электронных ловушек
в твёрдых телах, а также в минералогии. Центрами люминесценции минералов
служат разнообразные структурные дефекты, определяемые условиями образо-
вания минералов, а также возникающие при облучении их ионизирующим из-
лучением и при других внешних воздействиях. Спектр термолюминесценции
минералов и характер высвечивания несут информацию о природе центров све-
чения, их энергетических параметрах, возрасте пород, их радиационной и тер-
мической истории. Наиболее интенсивной и сложной термолюминесценцией
обладают минералы, содержащие примеси редкоземельных элементов (флюо-
рит, апатит, ангидрит и др.), а также многие силикаты (полевой шпат, кварц,
содалит и др.), карбонаты, сульфаты.

Термолюминесценцию используют для идентификации горных пород в
месторождениях, при исследовании дефектообразования в технологии полу-
проводниковых и лазерных материалов, изучении структуры и свойств люми-
нофоров, стекол и т. п.

11. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ТЕПЛОВЫХ ВЕЛИЧИН ВМОЛЕКУЛЯРНЫЕ

11.1. Термокраска – краска, изменяющая свой цвет при определенной тем-
пературе за счет неизменимых химических преобразований. Используется в ка-
честве индикатора превышения предельной температуры.

11.2. Жидкиекристаллы – вещества, обладающие одновременно свойства-
ми как жидкостей (текучесть), так и кристаллов (анизотропия).

Кристаллы (греч. – лед) имеют упорядоченную структуру. Кристаллы
бывают атомные (алмаз), ионные (окислы), металлические (a-железо), молеку-
лярные (газовые, жидкие) и с водородными связями (лед).

По структуре ЖК представляют собой жидкости, похожие на желе, со-
стоящие из молекул вытянутой формы, определённым образом упорядоченных
во всем объёме этой жидкости. Наиболее характерным свойством ЖК является
их способность изменять ориентацию молекул под воздействием электрических
полей, что открывает широкие возможности для применения их в промышлен-
ности. По типу ЖК обычно разделяют на две большие группы: нематики и
смектики.

Жидкие кристаллы открыл в 1888 г. австрийский ботаник Ф. Рейнит-
цер. Долгое время физики и химики в принципе не признавали жидких кри-
сталлов, потому что их существование разрушало теорию о трёх состояниях
вещества: твёрдом, жидком и газообразном. Научное доказательство было пре-
доставлено профессором Отто Леманном после многолетних исследований, но
даже после появления в 1904 г написанной им книги «Жидкие кристаллы», от-
крытию не нашлось применения.

Только после 1973 г., когда группа английских химиков под руково-
дством Джорджа Грея синтезировала жидкие кристаллы из относительно дешё-



вого и доступного сырья, эти вещества получили широкое распространение в
разнообразных устройствах.

12. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МАГНИТНЫХ ВЕЛИЧИН ВМЕХАНИЧЕСКИЕ

12.1. Силы, действующие в магнитном поле.
ЗаконЛенца– индуктируемый ток создает магнитное поле, противо-

действующее процессам возникновения этого тока (частный случай закона со-
хранения энергии).

Магнитная индукция – силовая характеристика магнитного поля, век-

торная величина
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большее значение. Размерность [B] – тесла.

Напряженность магнитного поля – векторная величина JBH
0

r
r

r
-

m
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где m0 – магнитная постоянная, J
r

 - намагниченность среды. Размерность [H] –
А/м.

Магнетизмобусловлен магнитным моментом:

- атомов и молекул. Вызывается пространственным движением электронов
(орбитальные токи), спином (собственный момент импульса), вращатель-
ным движением молекул;

- тела. Является векторной суммой магнитных моментов всех частиц (на-
магниченность);

- плоского замкнутого контура с электрическим током.

Намагниченность–
dV
pd

J m
rr

= , где mpdr – магнитный момент объема dV .

12.2. Магнитострикция (от лат. strictio – сжатие, натяжение) – явление, за-
ключающееся в том, что при изменении состояния намагниченности тела его
объем и линейные размеры изменяются. Эффект вызван изменением взаимо-
связей между атомами в кристаллической решётке, и поэтому свойственен всем
веществам. Изменение формы тела может проявляться, например, в растяже-
нии, сжатии, изменении объёма, что зависит как от действующего магнитного
поля, так и от кристаллической структуры тела. Наибольшие изменения разме-
ров обычно происходят у сильномагнитных материалов. Их относительное уд-
линение ΔL/L обычно варьируется в пределах 10-5…10-2.

Эффект магнитострикции противоположен эффекту магнитоупругости.



13. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МАГНИТНЫХ ВЕЛИЧИН ВТЕПЛОВЫЕ

13.1. Вихревые токи, токи Фуко (в честь Жана Фуко, французского физика)
– вихревые индукционные токи, возникающие в массивных проводниках при
изменении пронизывающего их магнитного потока.

Впервые вихревые токи были обнаружены в 1824 г. в медном диске,
расположенном на оси под вращающейся магнитной стрелкой. За счёт вихре-
вых токов диск приходил во вращение. Это явление, названное явлением Араго,
было объяснено несколько лет спустя Фарадеем с позиций открытого им закона
электромагнитной индукции: вращаемое магнитное поле наводит в медном
диске токи (вихревые), которые взаимодействуют с магнитной стрелкой.

Токи Фуко возникают под воздействием переменного электромагнит-
ного поля и по физической природе ничем не отличаются от индукционных то-
ков, возникающих в линейных проводах. Они вихревые, то есть замкнуты в
кольца. Электрическое сопротивление массивного проводника мало, поэтому
токи Фуко достигают очень большой силы. В соответствии с правилом Ленца
они выбирают внутри проводника такое направление и путь, чтобы противить-
ся причине, вызывающей их. Поэтому движущиеся в сильном магнитном поле
хорошие проводники испытывают сильное торможение, обусловленное взаи-
модействием токов Фуко с магнитным полем. Это свойство используется для
демпфирования подвижных частей гальванометров, сейсмографов и др.

Тепловое действие токов Фуко используется в индукционных печах – в
катушку, питаемую высокочастотным генератором большой мощности, поме-
щают проводящее тело, в нем возникают вихревые токи, разогревающие его до
плавления.

14. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МАГНИТНЫХ ВЕЛИЧИН ВМАГНИТНЫЕ

14.1. Диамагнетизм – возникновение в веществе (диамагнетике) намагни-
ченности, направленной навстречу внешнему (намагничивающему) по-
лю.Обусловлен индуктированием во всем объеме незатухающих вихревых
микротоков, которые в соответствии с законом Ленца создают магнитное поле,
встречное внешнему. Присущ всем веществам, но перекрывается более силь-
ными эффектами (ферромагнетизм, парамагнетизм). Характеризуется магнит-
ной проницаемостью m=c+1<1 и магнитной восприимчивостью (способностью
намагничиваться) c<0.

14.2. Парамагнетизм (para – около) характеризуется 0<c<<1, m>1.

14.3. Ферромагнетизм – обусловлен домéнной структурой (однонаправлен-
ной намагниченностью). m=105…106. В точке Кюри доменная структура нару-
шается.

14.4. Гистерезис(hysteresis–запаздывание) – различная реакция физических
тел на некоторые внешние воздействия в зависимости от того, подвергалось ли



ранее тело этим воздействиям. Различают гистерезис магнитный, диэлектриче-
ский, упругий.

15. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МАГНИТНЫХ ВЕЛИЧИН ВЭЛЕКТРИЧЕСКИЕ

15.1. ЭффектХолла – возникновение поперечного электрического поля в
проводнике или полупроводнике (более сильное проявление) с током при по-
мещении его в магнитное поле (интеграторы). Еb=R[B;j] –  где B  – магнитная
индукция, j – плотность тока, R – постоянная Холла.

15.2. Индукция(inductio – наведение). Закон Фарадея-Максвелла-Ленца
E=dF/dt, гдеЕ – эдс электромагнитной индукции, Ф – магнитный поток (пото-
косцепление). Различают электромагнитную (возникновение эдс в проводнике,
движущемся в магнитном поле, или вследствие изменения самого поля) и элек-
тростатическую (явление наведения электрических зарядов на поверхности
проводящего тела под действием внешнего электрического поля) индукцию.

16. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ МАГНИТНЫХ ВЕЛИЧИН ВОПТИЧЕСКИЕ

16.1. ЭффектФарадея– поворот плоскости поляризации электромагнитной
волны, распространяющейся в веществе вдоль силовых линий магнитного поля
j=VlH, где V – постоянная Варле, l – пройденный путь, Н – напряженность
магнитного поля.

16.2. ЭффектЗеемана – расщепление энергетических уровней атомов, моле-
кул и кристаллов во внешнем магнитном поле. Приводит к расщеплению спек-
тральных линий излучений и поглощения.

17. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ЭЛЕКТРИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИН
ВМЕХАНИЧЕСКИЕ

17.1. Силы, действующие в электрическом поле.
Закон Фарадея-Максвелла-Ленца E=-dF/dt, гдеЕ – эдс электромагнит-

ной индукции, Ф – магнитный поток (потокосцепление). Различают электро-
магнитную (возникновение эдс в проводнике, движущемся в магнитном поле,
или вследствие изменения самого поля) и электростатическую (явление наведе-
ния электрических зарядов на поверхности проводящего тела под действием
внешнего электрического поля) индукцию.

17.2. Пьезоэлектрическийэффект (от греч. piezo — давлю) – появление
электрических зарядов разного знака на противоположных гранях пьезоэлек-
триков (кварц, сегнетовая соль, пьезокерамика) при механических деформациях
в плоскости, перпендикулярной действующим напряжениям. Пьезоэлектриче-
ство было открыто в 1880 братьями Ж. и П. Кюри при исследовании кристаллов
горного хрусталя.



17.3. Обратныйпьезоэффект состоит в деформации этих же кристаллов под
действием внешнего электрического поля (генераторы и приемники ультразву-
ковых колебаний, акселерометры).

18. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ЭЛЕКТРИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИНВТЕПЛОВЫЕ

18.1. Джоуля — Ленца закон, определяет количество тепла, выделяющего-
ся в проводнике при прохождении через него электрического тока Q=I2Rt.

На законе Джоуля-Ленца основан расчёт электроосветительных уста-
новок, нагревательных и отопительных электроприборов.

Закон Джоуля-Ленца установлен в 1841 г английским физиком Дж.
Джоулем и независимо от него в 1842 г русским учёным Э. Х. Ленцем.

18.2. Диэлектрическиепотеритепла – выделение тепла в диэлектриках под
действием переменного электрического поля вследствие сдвига по фазе коле-
баний поляризации диэлектриков относительно колебаний напряжения элек-
трического поля. Поляризация диэлектриков возникает вследствие смещения
электронов, ионов и поворота дипольных молекул.

19. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ЭЛЕКТРИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИН
ВОПТИЧЕСКИЕ

19.1. ЯвлениеКерра – возникновение двойного лучепреломления (как в
кристаллах) в оптически изотропных веществах при нахождении их в однород-
ном электрическом поле, оптическая ось при этом совпадает с направлением
поля. Разность показателей преломления для обыкновенного и необыкновенно-
го лучейne-no=BE2/l, гдеВ – коэффициент Керра, Е – напряженность электри-
ческого поля.

Двойное лучепреломление – раздвоение луча света, происходящее
вследствие зависимости показателя преломления от направления электрическо-
го вектора световой волныЕ в анизотропных средах (кристаллах). Один луч
подчиняется линейным законам оптики (обыкновенный), а другой – нет (не-
обыкновенный). Плоскость поляризации необыкновенного луча проходит через
луч и оптическую ось. Плоскость поляризации обыкновенного луча перпенди-
кулярна плоскости поляризации необыкновенного луча.

Оптическая ось– направление, вдоль которого свет распространяется
без двойного лучепреломления. Кристаллы бывают одноосными и двухосными.

Явление Керра используется для высокочастотной модуляции света и в
быстродействующих (10-8 с) фотозатворах.

19.2. Электролюминесценция возбуждается электрическим полем. Наблю-
дается в газах и неорганических кристаллических люминофорах, атомы (или
молекулы) которых переходят в возбуждённое состояние при возникновении
какой-либо формы электрического разряда.



Электролюминесценция газов – свечение электрического разряда в га-
зах – исследуется с середины 17 в. (Отто фон Герике) и используется в газораз-
рядных источниках света.

Электролюминесценция твёрдых тел была открыта в 1923 советским
учёным О. В. Лосевым на SiC, а в 1936 – французским учёным Ж. Дестрио на
изолированных кристаллах ZnS, активированных Cu и Cl.

Электролюминесценция твёрдых тел применяется для индикаторных
устройств, основой которых служит электролюминесцентный конденсатор или
светоизлучающий диод.

19.3. Квантовый генератор, генератор электромагнитных волн, в котором
используется явление вынужденного излучения.

Лазер (LightAmplificationbyStimulatedEmissionofRadiation) – оптиче-
ский квантовый генератор, в котором происходит усиление света с помощью
индуцированного излучения.

Оптические квантовые генераторы – лазеры появились в 1960. Лазеры
работают в широком диапазоне длин волн от ультрафиолетовой до субмилли-
метровой областей спектра, в импульсном и непрерывном режимах. Существу-
ют лазеры на кристаллах и стеклах, газовые, жидкостные и полупроводнико-
вые. В отличие от других источников света, лазеры излучают высококогерент-
ные монохроматические световые волны, вся энергия которых концентрируется
в очень узком телесном угле.

Квантовый генератор радиодиапазона сверхвысоких частот (СВЧ), так
же как и квантовый усилитель этого диапазона, часто называют мазером
(Microwave Amplification by Stimulated Emission of Radiation) . Первый мазер
был создан в 1955 одновременно в СССР (Н. Г. Басов и А. М. Прохоров) и в
США (Ч. Таунс). В качестве активной среды в нём использовался пучок моле-
кул аммиака. Поэтому он получил название молекулярного генератора. В даль-
нейшем был построен мазер на пучке атомов водорода. Важная особенность
мазеров – высокая стабильность частоты генерации, достигающая 10–13, в силу
чего они используются как квантовые стандарты частоты.

20. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ОПТИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИНВМЕХАНИЧЕСКИЕ

20.1. Давлениеэлектромагнитногоизлучения – давление, оказываемое
волной электромагнитного излучения на препятствие. Давление света равно 5
(для полностью поглощающей поверхности) …10 (для полностью отражающей
поверхности) мкПа.

21. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ОПТИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИНВТЕПЛОВЫЕ

21.1. Сорбция – поглощение (ad – на, ab – в объеме).



22. ПРЕОБРАЗОВАНИЕ ОПТИЧЕСКИХ ВЕЛИЧИН
ВЭЛЕКТРИЧЕСКИЕ

22.1. Фотоэффект различают внешний и внутренний.
Внешний фотоэффект (фотоэлектронная эмиссия) – испускание элек-

тронов веществом под действием электромагнитного излучения. Энергия фото-
на передается фотоэлектрону по закону Эйнштейна Wmax=hn-A, где h – посто-
янная Планка,n - частотафотона, A – работа выхода. На внешнем фотоэффекте
работают фотоэлементы.

Внутренний фотоэффект – перераспределение электронов по энергети-
ческим уровням под действием электромагнитного излучения (фоторезисторы,
фотодиоды, фототранзисторы).



Лекция 4. СОСТАВНЫЕ ЧАСТИ КОМПЛЕКТА
ВИБРОИЗМЕРИТЕЛЬНОЙ АППАРАТУРЫ

1. Датчики вибрации
Датчики предназначены для преобразования механической вибрации в

аналоговый электрический сигнал. Наибольшее распространение получили три
типа датчиков: индукционные датчики, пьезодатчики (пьезоэлектрические ак-
селерометры) и токовихревые датчики.

Датчик виброскоростипреобразует параметры колебательного процесса в
электрический сигнал на основе электродинамических явлений. В катушке, ко-
торая помещена в постоянное магнитное поле, возникает напряжение, пропор-
циональное скорости перемещения магнитного сердечника.

пружина

корпус

катушка

магнит

Рисунок 1. Конструкция велосиметра
Катушка, установленная без трения на двух упругих мембранных пружи-

нах в корпусе датчика, образует колебательную систему «пружина – масса»
(рисунок 1). Когда датчик закреплен или присоединен к вибрирующему объек-
ту, катушка остается неподвижной (при любой частоте выше собственной час-
тоты колебательной системы) в пространстве, в то время как постоянный маг-
нит вибрирует вместе с объектом. Катушка пересекает линии магнитного пото-
ка постоянного магнита, создавая электродвижущую силу в обмотках. При этом
не требуется какое-либо питание для преобразования измеряемой величины в
электрический сигнал. Поэтому датчик виброскорости называется также актив-
ным измерительным преобразователем.

Собственная частота датчика – обычно 8 или 15 Гц – зависит от его кон-
струкции. Устанавливая электронную схему линеаризации амплитудно-
частотной характеристики в измерительный прибор, можно измерить с высокой
точностью абсолютную вибрацию на частотах, намного ниже собственной час-
тоты датчика (например, нижний предел измеряемой частоты у анализатора Vi-
broport 40 равен 1 Гц). В настоящее время электронные схемы линеаризации
являются стандартной принадлежностью современных анализаторов, выпус-
каемых ведущими фирмами (Bruel&Kjaer, Schenck, CSI, DLI и др.).



Кроме того, все диагностические приборы обладают электронным инте-
гратором, позволяющим преобразовывать виброскорость, пропорциональную-
напряжению, вырабатываемому в обмотках катушки, в сигнал, пропорциональ-
ный виброперемещению.

Если частота и точность измерений критические, рекомендуется зафикси-
ровать датчик в точке измерения с помощью резьбового соединения. Этот ме-
тод монтажа позволяет использовать весь рабочий частотный диапазон датчика
(1…2000 Гц) без привнесения каких-либо ошибок в результат измерений. В
частотном диапазоне до ~500 Гц использование датчика с магнитным держа-
телем или со щупом дает хорошие и достаточно точные результаты.

Соединительный кабель между диагностическим прибором и датчиком
виброскорости может быть длиной до 300 м, при этом величина вырабатывае-
мого сигнала не требует какого-либо промежуточного усилителя.
Преимущества:

- прочная конструкция;
- высокая чувствительность даже при низких частотах;
- высокий уровень выходного сигнала и низкое внутреннее сопротивление;
- активный датчик, не требующий какого-либо внешнего источника пита-

ния;
- маслостойкий, водонепроницаемый, химически стойкий, герметичный

корпус (обычно из нержавеющей стали).
Недостатки:

- верхнее ограничение частоты 2 000 Гц;
- чувствительны к сильным магнитным полям.

Датчик виброускоренияоснован на использовании пьезоэлектрического
эффекта, возникающего в чувствительном элементе, в качестве которого ис-
пользуются кристаллы кварца или пьезокерамика. Пьезоэлектрический эффект
заключается в появлении электрических зарядов разного знака на противопо-
ложных гранях кристаллов-пьезоэлектриков, вызванных смещением полярных
молекул в кристалле, при их механическом деформировании. Деформирующие
нагрузки на чувствительном элементе создаются колеблющейся массой и про-
порциональны величине ускорения.

На рисунке .2 показана конструкция датчика ускорения, в котором изме-
рительный сигнал вырабатывается под действием сжимающих напряжений. В
корпус датчиков этого типа встроены пьезоэлектрические керамические диски
(чувствительный элемент) вместе с сейсмической массой. Если на эту систему
наложить механические колебания, то сейсмическая масса за счет своей инер-
ционности будет создавать на дисках переменную силу, а следовательно, и
сжимающие деформации чувствительного элемента, в котором в результате
пьезоэффекта вырабатывается переменный электрический заряд, пропорцио-



нальный виброускорению. Этот заряд преобразуется встроенным усилителем в
напряжение.

Рисунок 2. Конструкция пьезоэлек-
трического датчика ускорения

Такая схема измерительного преобразователя позволяет создавать конст-
рукции с очень высокой собственной частотой. У акселерометров, используе-
мых в промышленности, резонансная частота расположена в области 35 кГц,
что позволяет проводить измерения с верхним пределом рабочей частоты ~20
кГц, при этом нижний предел рабочего частотного диапазона у лучших датчи-
ков виброускорения лежит гораздо ниже 1 Гц, что позволяет исследовать ква-
зистационарные или медленнотекущие процессы.

Для датчиков ускорения не обязательны схемы линеаризации. Выходной
сигнал датчика, пропорциональный ускорению, преобразовывается в диагно-
стическом приборе, если требуется, единичным интегратором в сигнал, про-
порциональный виброскорости, и двойным интегратором в сигнал, пропорцио-
нальный виброперемещению. Присоединение датчика ускорения к измеритель-
ной точке может быть сделано способом, аналогичным подключению датчика
виброскорости: посредством щупа, магнитного держателя или резьбового со-
единения.

Быстросъемные крепления, например штыкового типа, не нашли широко-
го практического применения. Наиболее важные недостатки этого метода уста-
новки:
- значительно уменьшается рабочий диапазон частот из-за возникновения

резонанса штыкового пружинного элемента;
- недостаточная воспроизводимость результатов измерений из-за изменений

собственных характеристик динамической системы вследствие износа ус-
тановочных элементов.

Преимущества:

- активный датчик;
- прочная конструкция;
- нечувствительны к внешним электромагнитным полям;
- остронаправлены (чувствительные элементы слабовосприимчивы к попе-

речным деформациям);



- имеют малые размеры;
- смонтированы в герметично закрытом корпусе из нержавеющей стали.

Недостаток:

- низкий уровень сигнала, требующий усиления и, следовательно, внешнего
источника питания.

Токовихревые датчикииспользуются для измерения относительной виб-
рации. Датчики для измерения относительных колебаний вала в работающем
агрегате должны соответствовать некоторым специальным требованиям:
- бесконтактное измерение значения вибрации;
- отсутствие чувствительности к среде между датчиком и измеряемой по-

верхностью;
- большой линейный диапазон измерений с высоким разрешением;
- простота установки, регулировки и калибровки.

Метод вихревых токов основан на том, что магнитное поле, созданное
вокруг катушки переменным потоком, индуцирует вихревые токи в любом про-
водящем электричество материале, расположенном около катушки. Эти вихре-
вые токи поглощают часть мощности катушки на создание магнитного поля во
вращающемся роторе (рисунок 3).

катушка

магнитное поле

вихревые токи

Рисунок 3. Конструкция вих-
ретоковых датчиков

Эта инверсия мощности более сильная, если проводящий материал более
плотен, или еслибольшéе количество магнитных линий замыкается в материале
ротора (при уменьшении зазора между поверхностью вращающегося ротора и
измерительной катушкой). Эффект проявляет себя снижением амплитуды на-
пряжения в преобразователе токов (осцилляторе). После выпрямления и обра-
ботки, результат преобразуется в нормализованный измерительный сигнал,
пропорциональный расстоянию между катушкой и проводящим материалом
(например 8 мВ/мкм).

Характеристики: механические и электрические характеристики цепей
для измерения вихревых токов всесторонне описаны в стандарте API 670. По-



этому этот стандарт используется во всем мире для оценки измеряющих цепей
этого типа. Другие требования содержатся в стандарте DIN 45 670.
Преимущества:
- возможность непосредственного измерения колебаний и положения ротора

относительно подшипников;
- возможность измерения малых уровней колебаний вала;
- может использоваться с любым проводящим электричество материалом;
- не подвержен влиянию каких-либо диэлектрических сред, таких как масло,

вода и т.д.;
- замена датчика возможна без перекалибровки;
- минимальное влияние остаточной намагниченности.

Недостаток:
- на измерения может влиять неоднородность структуры материала вала ро-

тора.
Рассмотрим подробнее пьезодатчики. Пьезодатчик является универсаль-

ным вибродатчиком, в настоящее время применяемым почти во всех областях
измерения и анализа вибрации в промышленности. Эксплуатационные пара-
метры пьезодатчиков в общем случае лучше, чем у любого другого типа вибро-
датчиков. Пьезодатчики отличаются широким рабочим динамическим и час-
тотным диапазонами измерений, прочной конструкцией, надежностью и высо-
кой стабильностью параметров.

Так как пьезодатчики являются активными датчиками, генерирующими
пропорциональный ускорению механических колебаний электрический сигнал,
при их эксплуатации не требуется источник питания. Отсутствие движущихся
элементов конструкции исключает возможность износа и гарантирует исклю-
чительную долговечность пьезодатчиков. Отметим, что вырабатываемый пье-
зодатчиком сигнал, пропорциональный ускорению, можно интегрировать с це-
лью измерения и анализа виброскорости и виброперемещения механических
колебаний.

Основной частью пьезодатчика является чувствительный элемент из пье-
зоэлектрического материала, в качестве которого в настоящее время использу-
ется искусственно поляризованная ферроэлектрическая керамика. Подвергае-
мый действию силы (при растяжении, сжатии или сдвиге) пьезоэлектрический
материал генерирует на своих поверхностях, к которым прикреплены электро-
ды, электрический заряд, пропорциональный воздействующей силе.

Конструкция датчика предусматривает наличие инерционной массы, воз-
действующей на пьезоэлемент с силой, пропорциональной ускорению механи-
ческих колебаний в соответствии с законом Ньютона, согласно которому сила
равна произведению массы на ускорение.

На частотах, значительно меньших резонансной частоты общей системы
«масса – пружина» (см. рисунок 2), ускорение инерционной массы совпадает с
ускорением его основания, и, следовательно, вырабатываемый пьезодатчиком
электрический сигнал пропорционален ускорению воздействующих на него ме-
ханических колебаний.



Представленный на рынке широкий ассортимент вибродатчиков способен
удовлетворить различные запросы пользователя. При приобретении определен-
ного типа датчика всегда приходится выбирать компромиссное решение с уче-
том стоимости, порога чувствительности и предела измерений акселерометра,
частотного диапазона измерений и размеров, расположения разъемов, много-
компонентности направлений измерения вибрации, условий эксплуатации и ря-
да других факторов. Обычно наиболее выгодные– группа пьезодатчиков обще-
го назначения, удовлетворяющая требованиям большинства областей измере-
ния и анализа механических колебаний. И все же не рекомендуется замыкаться
при приобретении диагностической аппаратуры только на датчиках общего на-
значения, поскольку все ситуации в процессе проведения периодического виб-
ромониторинга предусмотреть невозможно.

Малогабаритные акселерометры при отличном частотном диапазоне из-
мерений и миниатюрности имеют сравнительно низкий коэффициент преобра-
зования (высокий порог чувствительности) и применяются для измерения коле-
баний с большими амплитудами и высокими частотами, а также при исследо-
вании легких конструкций, каркасов, панелей и др.

Промышленные акселерометры идеально приспособлены для эксплуата-
ции в стационарных системах, а также для периодического контроля и монито-
ризации механических колебаний в неблагоприятных условиях окружающей
среды, в том числе во взрывоопасных средах. Их отличают прочная конструк-
ция корпуса и разъемов (уплотнений), надежность при непрерывной эксплуата-
ции, нормализованная чувствительность, высокая помехозащищенность, пере-
дача сигнала на большие расстояния. Некоторые имеют встроенныйпредусили-
тель. Как правило, крепятся они с применением трех болтов, и в этом их досто-
инство (для постоянного мониторинга) и недостаток (для периодических изме-
рений).

Высокотемпературные акселерометры, обычно используемые в промыш-
ленных системах специального назначения, имеют специальный чувствитель-
ный элемент (пьезокристалл), как правило естественного происхождения, по-
зволяющий работать доQ= 400...500оС, и специальный кабель, соединенный с
датчиком без разъема. Эти датчики отличаются высокой стоимостью и, обычно,
более низким коэффициентом преобразования, по сравнению с аналогами по
габаритам, из-за применения естественного пьезокристалла.

Многокомпонентные акселерометры содержат в общем уплотненном
корпусе обычно три (реже два) пьезоэлемента, измерительные оси которых на-
правлены перпендикулярно друг относительно друга. Такой датчик одновре-
менно воспринимает вибрацию в трех взаимно перпендикулярных направлени-
ях. Его существенное преимущество в том, что для проведения измерений в
трех направлениях датчик необходимо крепить лишь один раз.

Основными параметрами, определяющими выбор того или иного типа
вибродатчика, являются (рисунок4):
- коэффициент преобразования (или чувствительности), т.е. способность

при воздействии нормированных колебаний генерировать как можно более
высокий электрический сигнал. Увеличение достигается (при прочих рав-



ных условиях) увеличением размеров пьезоэлемента и, следовательно,
увеличением размеров и собственной массы акселерометра, что в итоге
приводит к снижению верхней границы частотного диапазона измерений;

Рисунок 4. Коэффи-
циент преобразова-
ния акселерометра и
рабочий диапазон в
зависимости от раз-
меров пьезоэлемента
при прочих равных
условиях

- ширина частотного диапазона измерений, т.е. способность акселерометра
правильно измерять как низкочастотные, так и высокочастотные механи-
ческие колебания агрегата. Верхний предел частотного диапазона измере-
ний определяется частотой установочного резонанса – относительная по-
грешность акселерометра (при нормальных условиях) при принятии верх-
него предела рабочего частотного диапазона, равным 1/5 от величины ре-
зонансной частоты, не превышает 6%, а при 1/3 – 12%. Нижний предел
частотного диапазона измерений определяется двумя факторами: нижней
частотой среза предусилителя, применяемого с акселерометром, и влияни-
ем быстрых изменений температуры, поскольку все пьезоэлементы к ней
чувствительны;

- ширина динамического диапазона измерений, т.е. способность акселеро-
метра работать в области как высоких, так и низких уровней вибрации.
Нижний предел диапазона измерений чаще определяется не характеристи-
ками пьезоэлемента, а качеством соединительных кабелей и разъемов,
усилительными каскадами и электрическим шумом (для работы в области
особо низких частот применяются специальные сейсмодатчики). Верхний
предел диапазона измерений акселерометра определяется прочностью его
конструкции и способами его крепления;

- размеры и собственная масса (миниатюрность), т. е. возможность приме-
нения акселерометра для измерения вибрации в труднодоступных местах и
на легких объектах. Важно следовать правилу, что масса вибродатчика не



должна превышать десятую часть динамической массы объекта, на кото-
ром он закреплен.

В области резонанса нарушается пропорциональность между выходным
сигналом пьезодатчика и ускорением механических колебаний исследуемого
объекта. При измерении вибрации в широкой полосе частот попадание резо-
нансной частоты акселерометра в анализируемую частотную полосу приводит к
ошибочным результатам, особенно если измеряемый процесс содержит состав-
ляющие с частотами в области резонанса акселерометра. Решением этой про-
блемы является использование фильтров нижних частот, как правило, устанав-
ливаемых в предусилителях.

2. Предусилители
Подключение нагрузки (даже с относительно большим импедансом) не-

посредственно к выходу пьезоэлектрического акселерометра может быть при-
чиной значительного уменьшения его коэффициента преобразования и сужения
частотного диапазона измерений. Чтобы уменьшить до минимума это нежела-
тельное влияние нагрузки, вместе с акселерометром используется соответст-
вующийпредусилитель. Основной задачей предусилителя является преобразо-
вание высокого выходного импеданса1 акселерометра в более низкий импеданс,
оптимальный с точки зрения относительно низкого входного импеданса изме-
рительной и анализирующей аппаратуры (рисунок5.1).

Рисунок5. Функции предусилителей
Обычно виброизмерительные приборы для периодического вибромони-

торинга снабжаются как встроенными предусилителями, так и имеют вход для
внешнего предусилителя. Большинство предусилителей обеспечивают не толь-
ко преобразование импеданса, но и усиление и (или) формирование вырабаты-
ваемого акселерометром электрического сигнала. Предусилители могут иметь
калиброванный и регулируемый коэффициенты (в том числе автоматически ус-

1 Физическая величина, характеризующая электрическое сопротивление системы, называется импедансом
(англ. impedance, от лат. impedire «препятствовать»). Электрический импеданс представляет собой полное со-
противление электрической цепи проходящему через неё переменному току, а в общем виде – геометрическую
сумму активного сопротивления электрической цепи (resistance) и реактивного сопротивления (reactance), из-
меряется в Ом.



танавливаемый) усиления для преобразования сигнала до нужного для измери-
тельной, анализирующей или регистрирующей аппаратуры уровня
(рисунок5.2). Предусилитель (рисунок5.3) с плавно регулируемым коэффици-
ентом усиления дает возможность нормализации сигнала, вырабатываемого ак-
селерометрами с «некруглым» или неудобным значением коэффициента преоб-
разования. Предусилитель (рисунок5.4) имеет внутренний электронный инте-
гратор для преобразования пропорционального виброускорению сигнала в сиг-
нал, пропорциональный виброскорости или вибросмещению. Предусилители
могут также быть снабжены внутренними фильтрами, определяющими частот-
ный диапазон измерений системы в области низких и высоких частот и эффек-
тивно подавляющими шум и другие помехи, а также влияние резонанса пьезо-
дачика.

3. Вторичные блоки контроля вибрации
Вторичные блоки предназначены для первичной обработки сигналов виб-

родатчиков, устанавливаемых на оборудовании, индикации параметров вибра-
ции, индикации уставок предупредительной и аварийной сигнализации и инди-
кации срабатывания защиты (рисунок6). Вторичные блоки обычно имеют вы-
ходы по току и напряжению, а также контакты, срабатывающие при достиже-
нии контролируемого параметра вибрации уровня уставок. Часто для повыше-
ния надежности работы аппаратуры блоки имеют автономные источники пита-
ния и индикаторы состояния измерительной (кабельной) линии. Выходы по пе-
ременному и постоянному току могут служить для автоматизации процесса
контроля и защиты, а также для подключения анализаторов спектра или ЭВМ.

Рисунок 6. Структур-
ная схема вторичного
блока контроля

Во вторичном блоке контроля виброскорости напряжение, пропорцио-
нальное виброускорению усиливается, проходит полосовую фильтрацию, ин-
тегрируется. Фильтр нижних частот обеспечивает требуемую неравномерность
амплитудно-частотной характеристики (АЧХ) измерительного тракта в полосе
частот до 1000 Гц. Фильтр верхних частот имеет срез на частотах ниже 10 Гц.
На выходе интегратора вырабатывается напряжение, пропорциональное вибро-
скорости. Далее детектор среднеквадратического значения (СКЗ) преобразует
это напряжение в напряжение постоянного тока, которое поступает на индика-
тор VСКЗ. Одновременно производится сравнение сигнала с аварийными устав-



ками, в случае превышения которых срабатывает предупредительная или ава-
рийная сигнализация.

Если вторичный блок контроля вибрации имеет интерфейс для соедине-
ния с ЭВМ, то появляется возможность компьютерного мониторинга состояния
оборудования. Ввиду разнообразия и сложности конструкций компьютерных
блоков в книге не рассмотрены их особенности. При выборе оборудования ре-
комендуется пользоваться услугами квалифицированных специалистов в об-
ласти вибродиагностики и мониторинга.

Компьютерный блок со специализированным программным обеспечени-
ем позволяет собирать данные измерения вибрации от группы контрольных то-
чек агрегата в синхронном или асинхронном режимах, хранить большие объе-
мы измерительной информации, обрабатывать и отображать данные измерения
вибрации во временной и частотной областях и наблюдать за изменением па-
раметров вибрации по алгоритмам мониторинга. Основным отличием от кон-
троля СКЗ виброскорости в этом случае будет способность наблюдать за изме-
нениями отдельных спектральных составляющих с течением времени и созда-
вать индивидуальные пределы тревожной сигнализации (уставки) для отдель-
ных параметров вибросигнала. Более детально возможности программного
обеспечения рассмотрены в соответствующем разделе.

4. Переносные виброметры
Приведенная на рисунок7 структурная схема иллюстрирует конструкцию

и принцип действия виброметра. Пьезодатчик соединяется с усилителем заряда
(напряжения), образующим входной каскад измерительного устройства, отли-
чающийся высоким импедансом. В этом случае отпадает необходимость при-
менения внешнего предусилителя. Если применяется усилитель заряда, то по-
является возможность применения относительно длинного кабеля без заметной
потери чувствительности.

Рисунок 7. Струк-
турная схема вибро-
метра

Каскад интеграторов обеспечивает измерение виброускорения, виброско-
рости или виброперемещения. Предусмотренные фильтры верхних и нижних
частот можно настраивать согласно требованиям к ширине анализируемой по-
лосы частот и/или диапазону измерений используемого датчика. С выходом
усилительного каскада, обеспечивающего нужное усиление сигнала, соединен
детектор, вырабатывающий пропорциональное измеряемой величине постоян-



ное напряжение, подающееся затем на индикатор (аналоговый или цифровой).
Детектор определяет амплитуду, размах или СКЗ измеряемой величины. Если
предусмотрено запоминающее устройство, то измеренные значения вибрации
можно просмотреть позднее или переслать в ЭВМ. Запоминающее устройство
особенно эффективно при измерении механических ударов и кратковременных
(переходных) процессов. Виброметры могут иметь выход для подключения
внешних приборов.

Некоторые, наиболее современные модели виброметров позволяют под-
ключать (или имеют встроенные) датчики температуры, числа оборотов и др., а
также определяют состояние подшипников качения (используя метод ударных
импульсов) и наличие кавитации (измеряя высокочастотные импульсы, харак-
теризующие кавитацию), сохраняя при этом компактность и длительный срок
автономной работы. Ввод собранных данных в ЭВМ (с учетом времени сбора
информации) позволяет использовать такие виброметры  для автоматизирован-
ного анализа тенденций.

5. Переносные одноканальные виброанализаторы
Условно одноканальные виброанализаторы (анализаторы) можно разде-

лить на две группы: сборщики данных (коллекторы) и просто анализаторы. По-
скольку их основное различие заключается в том, что всборщик данных можно
загрузить маршруты обхода оборудования и уровни тревог, то мы рассмотрим
свойства именно коллектора данных.

Рисунок 8. Структурная
схема сборщика данных

Приведенная на рисунке 8 структурная схема иллюстрирует принцип
действия сборщика данных. Пьезодатчик соединяется с входным согласующим
усилителем заряда (напряжения) или может иметь собственныйпредусилитель,
питание которого осуществляется от сборщика данных. Входной усилитель с
переменным коэффициентом усиления должен обеспечивать подключение
внешних источников сигналов не только со стандартными (контрольными) вы-
ходами. В этом случае обеспечивается возможность подключения сборщика
данных к контрольно-сигнальной аппаратуре, термометрам, толщиномерам и
др., а также к некоторым типам не вибрационных датчиков, например таким,
как токовый пробник, микрофон, стробоскоп или штрихсканер. Обычно сбор-
щик данных автоматически сканирует входной сигнал и устанавливает пределы
измерений для максимизации разрешающей способности динамического анало-
гово-цифрового преобразователя АЦП.



Сборщик данных содержит включаемые по желанию оператора каскады
аналоговых интеграторов и фильтров верхних и нижних частот, которые можно
настраивать согласно требованиям к измерению. В то же время могут обеспе-
чиваться и цифровая фильтрация, и интегрирование.

Современный сборщик данных может предоставить следующие возмож-
ности анализа: отображение в реальном времени и хранение формы сигнала,
спектра, каскадного спектра, третьоктавного спектра (со взвешиванием или
без), орбиты, диаграммы Боде, диаграммы Найквиста, кепстра, спектра оги-
бающей и др. Он должен осуществлять проведение синхронного накопления.
Должна быть обеспечена и возможность запуска от внешнего источника.

Важнейшей функцией сборщика данных является способность загрузки
маршрутов обхода и уровней тревог (для оперативного распознавания состоя-
ния на месте измерения) из базы данных, хранящейся в ЭВМ. При этом должна
обеспечиваться возможность выбора маршрутов обхода, отдельных агрегатов и
точек и т.д. После проведения измерений на месте должна обеспечиваться воз-
можность оперативного просмотра собранных данных о состоянии агрегатов и
сигнализации о превышении текущим уровнем контролируемого параметра со-
ответствующих уставок, как в частотной полосе, так и по общему уровню. Не-
которые модели сборщиков данных позволяют на месте оценивать состояние
подшипников качения.

Удобными, а иногда и необходимыми, функциями сборщика данных яв-
ляются:
- балансировка роторов в собственных подшипниках;
- центровка валопровода агрегата.



Лекция 5. ОБЩИЕ ПОНЯТИЯ ОБ АКУСТИЧЕСКОМШУМЕ
И ВИБРАЦИИ

Акустический шум и вибрация представляют собой разновидность колебаний в
упругих средах и структурах. Простейший сигнал акустического шума или вибрации –
гармоническое колебание, представлен на рисунке 1.

Рисунок 1. Простейшее гармоническое колебание
Для количественного определения величин акустического шума или механиче-

ских колебаний во временной области можно использовать различные значения:
- Хпик пиковое значение, которое характеризует максимальное значение колебаний,

но не отображает его развитие во времени;

- среднее квадратическое значение ( )ò=
T

0

2
СКЗ dttX

T
1X  –  взято по аналогии с эф-

фективным (действующим) значением переменного электрического тока, характе-
ризующим производимую им работу, для сравнения с величиной постоянного то-
ка;

- среднее абсолютное значение ( )dttX
T
1X

T

0
CP ò= , связанное с развитием механиче-

ских колебаний во времени;
- размах колебаний Хразмах – расстояние между минимальным и максимальным зна-

чениями колеблющийся величины за период наблюдений;

- пик-фактор
СКЗ

пик

Х
XK =  или амплитудный коэффициент, числовое значение которо-

го тем больше, чем больше выражен импульсный или случайный характер колеба-
ний.

В оборудовании, рассматриваемом в настоящем курсе, характер взаимодейст-
вия элементов подчинен периодическому закону, связанному с вращательным движе-
нием ротора, в которых периодическое возбуждение в наиболее простом виде прояв-
ляется в виде полигармонической вибрации ( ) ( )å j+w=

k
krk tkcosatX .



В роторных агрегатах одной из основных частот возбуждения вибрации являет-
ся оборотная (роторная) частота, называемая в дальнейшем частотой вращения ротора

p
w

=
2

f r
r , гдеwr– угловая частота вращения ротора.

На установившихся режимах спектр колебаний дискретный со спектральными
составляющими на частоте вращения ротора fr и ее гармониках k×fr.

Таким образом, информативными параметрами в такой модели колебаний яв-
ляются значения амплитуд дискретных составляющих спектра на частоте вращения
ротора и ее гармониках и скорость их изменения при увеличении наработки механиз-
ма. Амплитуды колебаний на роторных частотах определяются чаще всего величиной
дисбаланса, несоосностью валов, кинематическими погрешностями и отношением
критической частоты вращения ротора к рабочей.

Помимо упомянутой выше вибрации, кратной частоте вращения ротора, в спек-
тре вибросигнала роторного агрегата могут присутствовать также характерные час-
тотные составляющие вида

( ) n...3,2,1k,fzkf r =´= ,

где z - число элементов взаимодействия на окружности ротора. Для зубчатого
зацепленияz равно числу зубьев шестерни; для турбины, насоса и вентилятора –
числу лопаток рабочего колеса и т. п.

Модель полигармонического возбуждения колебаний в роторных агрегатах яв-
ляется удобной формой представления спектра колебательного процесса, позволяю-
щего сконцентрировать внимание лишь на определенных частотах k×fr , кратных ос-
новной частоте возбуждения колебаний fr диагностируемого узла агрегата. Первич-
ный процесс локализации источников повышенной виброактивности конструктивных
элементов агрегата состоит как раз в выявлении потенциальных источников возбуж-
дения, вызывающих колебания на данной частоте.

Практика вибродиагностики роторных агрегатов показала, что полигар-
моническая модель вибрационного сигнала является лишь нулевым приближе-
нием в описании сложного колебательного процесса реального агрегата, хотя
может с успехом использоваться в задачах локализации источников и диагно-
стирования грубых дефектов, вызывающих существенное увеличение уровня
колебаний на определенных частотах. В работе реального агрегата абсолютное
повторение с течением времени условий взаимодействия его деталей между со-
бой и с внешней средой практически невозможно.

Погрешности изготовления и монтажа деталей, температурные изменения
геометрических параметров деталей и зазоров в сочленениях, изменение вязко-
сти смазки, искажение формы и качества поверхностей взаимодействующих де-
талей с наработкой, наконец, нестабильность оборотов вала двигателя, вызван-
ная, например, нестабильностью частоты сетевого напряжения, и множество
других случайных факторов приводят к флуктуациям амплитуд и размытию
дискретных линий спектра полигармонических колебаний.

Поэтому кроме гармонических составляющих в реальном сигнале акусти-
ческого шума или вибрации машины либо оборудования присутствуют, как
правило, и случайные составляющие (рисунок 2).



Рисунок 2. Случайный сигнал
Поэтому более адекватной моделью процесса возбуждения колебаний яв-

ляется суперпозиция узкополосных случайных процессов с кратными средними
частотами

( ) ( ) ( )[ ] ( )tttkcostAtX kr
k

k y+j-w=å
где kwr– средняя частота узкополосного процесса; Ak(t) – случайная медленно
изменяющаяся огибающая узкополосного процесса; jk(t)– меняющаяся фаза;
y(t)– уровень шумового возбуждения.

Рисунок 3. Спектр квазиполигармонического процесса
Энергетический спектр такого процесса (рисунок 3) сосредоточен в узких

полосах частот в окрестности k×fr.
При моделировании возбуждения колебаний в роторных агрегатах изме-

нение состояния агрегата можно оценивать по изменению не только величин
амплитуд спектральных составляющих, но и уровня шумового возбуждения



y(t) с равномерным спектром Sш в рассматриваемом диапазоне частот. Такая
форма представления вибросигнала достаточно хорошо моделирует износ кон-
тактирующих поверхностей зубьев колес в редукторе, в подшипниках качения
и т. п.

Соотношение энергии периодических и шумовых компонент является
информативным параметром вибросигнала, широко используемым при форми-
ровании диагностических признаков состояния агрегата.

Случайный виброакустический сигнал (рисунок 4) может принимать лю-
бое значение в определенном диапазоне, поэтому его нельзя характеризовать
амплитудой, частотой и фазой. Он характеризуется пиковым значением, сред-
неквадратическим значением, средним значением и размахом (значением от
пика до пика).

Рисунок 4. Виброакустический сигнал электрической машины
Как видно из рисунка4, достаточно сложно получить диагностическую

информацию из формы сигнала. Наиболее часто временной сигнал использует-
ся для выявления дефектов, которые приводят к кратковременному изменению
энергии, т.е. к появлению ударных импульсов.

Для обнаружения дефектов, не приводящих к кратковременному измене-
нию энергии сигнала, часто используют спектральное представление сигнала,
т.е. разложение его на простые составляющие (тональные). Так, спектр про-
стейшего гармонического колебания имеет вид, представленный на рисунке 5,а
(справа).

Если сигнал – комбинация двух простейших гармонических составляю-
щих с разными частотами и амплитудами (см. рис. 5,а и б), то его спектр имеет
вид, представленный на рис. 5,в, где явно видно наличие именно двух гармони-
ческих составляющих, у которых легко определяются их частоты и амплитуды.



Рисунок 5. Временные сигналы и их спектры
Виброакустичсский сигнал представляет собой совокупность многих со-

ставляющих акустического шума или вибрации, связанных с техническим со-
стоянием машины или оборудования. Как уже было сказано, реальный сигнал
шума или вибрации содержит, как правило, сумму гармонических и случайных
составляющих (рисунок 4).

Спектральное представление периодических сигналов, а именно такими
является множество сигналов акустического шума и вибрации в установивших-
ся режимах работы вращающихся машин и оборудования, можно получить, ис-
пользуя разложение в ряд Фурье:
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сигнала Х(t) следующими выражениями
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Для амплитуды k-ой гармоники имеем
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Для стационарных случайных сигналов также можно использовать спек-
тральное преобразование. Только в этом случае используется не разложение в
ряд Фурье, как для периодических сигналов, а интегральное преобразование
Фурье:
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где S(w)–спектральная плотность, характеризующая распределение энергии
колебательного процесса по частоте.

Теперь перейдем от общих рассуждений о колебательных процессах к
конкретному их проявлению.

Вибрацией называются механические колебания тела относительно опор-
ного положения равновесия.

Качественная конструкция машин и оборудования характеризуется, как
правило, относительно низкими уровнями механических колебаний. Однако в
процессе эксплуатации происходит естественный износ машин и оборудования,
что сопровождается оседанием фундамента, деформацией и износом деталей,
нарушением центровки валов, увеличением зазоров и, в конечном итоге, повы-
шением вибрации. Элементы машины взаимодействуют друг с другом, и через
конструкцию происходит рассеивание энергии в виде механических колебаний.

Источником вибрации элементов машин и оборудования являются внут-
ренние вынуждающие силы, в значительной степени зависящие от их техниче-
ского состояния – наличия допусков, зазоров, контактов поверхностей отдель-
ных деталей машин и оборудования, сил, возникающих при вращении и воз-
вратно-поступательном движении неуравновешенных элементов и деталей.
Существенным источником вибрации, а, следовательно, и акустического шума
могут стать механические колебания даже с небольшой амплитудой, так как
они могут вызывать резонансные колебания других элементов машин и обору-
дования.

Число полных циклов движения тела за единицу времени, т.е. за секунду,
называется частотой и выражается в герцах.

Механические колебания могут быть простыми и содержать только одну
составляющую на определенной частоте, например, движение камертона (ри-
сунок 6,а). Одновременно колебания могут развиваться на двух разных часто-
тах, например, колебания двигателя внутреннего сгорания (рисунок6,б). Но, как
правило, вибрация реальных машин и оборудования представляет собой слож-
ные механические колебания со многими составляющими на разных частотах,
например, колебания редуктора (рисунок 6,в).



Рисунок 6. Природа механических колебаний
Вибрацию любого объекта можно характеризовать вибросмещением

s=X(t), виброскоростью v = ( ) ( )
dt

tdXtX =&  или виброускорением

a= ( ) ( )
2

2

dt
tXdtX =&& .

Рисунок 7. Смещение фаз
виброскорости и виброуско-
рения относительно виб-
росмещения



Для гармонических колебаний справедливо, что относительно вибросме-
щения виброскорость имеет опережение фазы на 90о, виброускорение – на 180°
(рисунок7).Современные виброизмерительные приборы автоматически осуще-
ствляют преобразование одних величин в другие электронными или цифровы-
ми интеграторами.

Очевидно, что виброускорение целесообразно измерять на высоких час-
тотах, так как его амплитуда пропорциональна квадратукруговой частоты w.
Амплитуда скорости механических колебаний пропорциональна круговой час-
тоте w в первой степени, что свидетельствует о целесообразности измерять
виброскорость, если измерительный прибор имеет ограниченный динамиче-
ский диапазон или если спектр виброскорости машины либо оборудования от-
носительно равномерный по частоте. Виброперемещение наиболее часто ис-
пользуется для измерения низкочастотных механических колебаний.

На рисунке 8 приведены спектры виброперемещения, виброскорости и
виброускорения асинхронного двигателя в логарифмическом масштабе.

Рисунок 8. Спектры виб-
роперемещения, виброу-
скорения и виброскоро-
сти



При диагностировании машин и оборудования следует разделять вибра-
цию на низкочастотную, среднечастотную, высокочастотную и ультразвуко-
вую. Это обусловлено тем, что в каждой области частот вибрация имеет свои
физические особенности, оказывающие значительное влияние на выбор вибро-
диагностических параметров и методов диагностирования.

Основной особенностью низкочастотной вибрации является то, что под
действием вынуждающей силы машина или ее элементы колеблются как еди-
ное целое. При математическом описании таких колебаний объект диагности-
рования может быть представлен конечным числом жестких тел с упругими
связями между ними, т.е. системой с сосредоточенными параметрами. В зави-
симости от размеров и сложности формы машин или оборудования низкочас-
тотные колебания имеют частоты ниже 100...300 Гц. Однако эта граница может
несколько меняться в зависимости от частот колебательных сил, действующих
в машине.

На рисунок 9,а схематично показан механизм, упруго закрепленный на
фундаменте с помощью виброизоляторов.

Рисунок 9. Механизм как простейшая колебательная система
Под действием гармонической вынуждающей силы F(t) с амплитудой F0

он совершает одномерные в вертикальном направлении колебания, описывае-
мые дифференциальными уравнениями второго порядка вида
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где m – масса механизма;
С – суммарная жесткость виброизоляторов;
RM– механическое сопротивление, определяющее активные потери коле-

бательной энергии;
у(t)– смещение инерционного элемента от положения равновесия;
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tdyRM –силы трения;



( )tCy –упругие силы;
( ) tcosFtF 0 w= –вынуждающая сила.

Колебания механизма будут также гармонического вида:
( ) ( )j+w= tcosYty 0 .
Амплитуда колебаний без учета активных потерь, когда RM®0, имеет вид
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где
C
F0  – статическая деформация виброизоляторов поддействием силы тяже-

сти;

m
С

0 =w – собственная  частота колебаний механизма на виброизоляторах.

Таким образом, амплитуда низкочастотных колебаний механизма Y0 за-
висит от параметров вынуждающей силы (ее амплитуды F0 и частоты w)  и от
параметров канала передачи (суммарной жесткости виброизоляторовС и собст-
венной частоты колебаний механизма на виброизоляторах w0).

На рисунке 9,б показана зависимость амплитуды низкочастотныхколеба-
ний механизма от частоты при постоянной амплитуде вынуждающей силы. Как
видно из рисунка, на резонансе (собственная частота w0) амплитуда колебаний
резко увеличивается. Активные потери в упругих элементах ограничивают ам-
плитуду резонансных колебаний (рисунок 9,б, пунктирная линия).

Низкочастотная вибрация механизмов, машин и оборудования содержит
преимущественно гармонические составляющие, создаваемые вынуждающими
силами, часть которых зависит от технического состояния объектов. Диагно-
стическими параметрами низкочастотных составляющих вибрации чаще всего
являются амплитуды колебаний на определенных частотах, пропорциональные
величине соответствующих вынуждающих сил. Иногда в качестве диагности-
ческого параметра используется величина собственной частоты колебаний w0,
характеризующая, в первую очередь, свойства упругих элементов.

Выше были рассмотрены особенности одномерных гармонических коле-
баний. На самом деле объект имеет в пространстве шесть степеней свободы
(три поступательных и три вращательных). Сравнение колебаний по каждой из
них, а также сопоставление соответствующих им собственных частот дает воз-
можность расширения объема диагностической информации, получаемой из
анализа низкочастотной вибрации.

Основные трудности диагностирования машин и оборудования по низко-
частотной вибрации связаны, во-первых, с тем, что не все элементы имеют уп-
ругие связи, т.е. не все установлены на виброизоляторах, что значительно ус-
ложняет описание колебательной системы. Во-вторых, собственные частоты
элементов машин или оборудования точно неизвестны, а от их величин в зна-



чительной степени зависит амплитуда колебаний, являющаяся, как правило,
основным диагностическим параметром.

Характерная особенность среднечастотной вибрации механизмов и кон-
струкций – невозможность представить объект в виде системы с сосредоточен-
ными параметрами, т.е. выделить в ней элементы, имеющие только инерцион-
ные и только упругие свойства. Это определяется тем, что каждый элемент на
средних частотах обладает и теми и другими свойствами. Вынужденные коле-
бания в этом случае еще нельзя представить в виде распространяющейся вол-
ны, однако в пространстве они уже приобретают собственные формы, отра-
жающие свойства колебательной системы.

Собственные формы колебаний хорошо иллюстрируются на примере вы-
нужденных колебаний струны, натянутой между двумя неподвижными точками
(рисунок 10).

Рисунок 10. Собственные формы колебания струны
Колебания струны зависят от двух координат, и уравнение колебаний по

форме левой его части совпадает с волновым уравнением:
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где m– масса струны на единицу длины; Т– сила натяжения струны.
Если на низких частотах вынуждающая сила описывалась суммой гармо-

нических составляющих и уравнение решалось только для одной из них, то в
уравнении колебаний струны для каждой гармонической составляющей выну-
ждающая сила раскладывается еще по собственным формам (на синусные и ко-
синусные составляющие):
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где F(x, t)–гармоническая возбуждающая сила; F0 –её амплитуда; аr–
коэффициент разложения амплитуды по собственным формам; r– порядок ко-
лебаний, равный числу полуволн на длине струны; l  – длина струны.

Колебания струны могут быть представлены в виде
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где Y0r– амплитуда пространственной составляющей порядка r.
Для каждой формы колебаний существует собственная частота колеба-

ний, равная
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Большое число собственных форм колебаний не только целой машины
или оборудования, но и отдельных их узлов, затрудняет определение амплитуд
вынуждающих сил по результатам измерения амплитуды колебаний на опреде-
ленной частоте. Особенно, если собственные частоты отдельных узлов нахо-
дятся в области средних частот, а именно, в диапазоне, от 100…300 Гц до 1…3
кГц. Это усложняет выделение диагностической информации, заложенной в
пространственных характеристиках вибрации. Поэтому параметры вибрации в
области средних частот редко используются в качестве диагностических. Ис-
ключением является случай, когда у исправного объекта одна из составляющих
вибрации отсутствует и появляется лишь при наличии определенного вида де-
фекта.

Основная особенность высокочастотной вибрации как машины в целом,
так и ее отдельных узлов и деталей – представление ее в виде волновых про-
цессов. В отличие от особенностей распространения упругих волн в жидкостях
и газах в виде продольных волн, упругие свойства твердых сред определяются
деформациями сжатия и сдвига. В безграничной упругой среде может сущест-
вовать как продольная, так и поперечная волна.

Волновое уравнение, позволяющее получить полное описание обоих ви-
дов волн, аналогично волновому уравнению для газа и жидкости. Так, для про-
дольной волны оно имеет вид

( ) ( )
0

t
t,xU

C
1

x
t,xU

2
x

2
x0

2
x

2

=
¶

¶
-

¶
¶ ,

где U(x, t)– смещение частиц относительно положения равновесия; x– направ-
ление распространения волны; С0x– скорость распространения продольной вол-
ны. Для поперечной волны имеем
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где у– направление, перпендикулярное направлению распространения волны;
С0y – скорость распространения поперечной волны.

Скорость распространения упругой волны в безграничной среде связана с
модулем ЮнгаЕ и коэффициентом Пуассона c соотношениями:

( )( )c-c+
c-

r
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211
1EC2

x0 ;

( )c+r
=

12
1EC2

y0 .

Если объем упругой среды ограничен, что имеет место при распростране-
нии высокочастотной вибрации по элементам машин или оборудования, и при



условии, что эти элементы могут быть представлены в виде стержней, пластин
и т.п., то и виды распространяющихся волн, их скорость и потери при распро-
странении будут зависеть от граничных условий, т.е. от формы узла и механи-
ческих свойств материала. Например, при распространении вибрации по
стержню возникают продольные, поперечные и крутильные волны, а по пла-
стине – продольные и поперечные волны. Следует отметить, что скорости рас-
пространения волн могут зависеть от координаты.

Сложность машин и оборудования как колебательных систем на высоких
частотах приводит к тому, что параметры колебательных систем в качестве ди-
агностических используются при диагностировании машин или оборудования в
процессе их эксплуатации крайне редко. К тому же они не обеспечивают высо-
кой эффективности обнаружения дефектов. Однако при изготовлении и ремон-
те отдельных деталей такие методы виброакустического неразрушающего кон-
троля, основанные на сравнении скоростей распространения высокочастотных
упругих волн, измерении потерь при их распространении, отражающей способ-
ности и т.д., могут быть эффективно использованы.

При диагностике машин и оборудования во время их эксплуатации в ка-
честве диагностических параметров наиболее целесообразно использовать
энергетические характеристики высокочастотной вибрации. Как известно, чем
выше частота вибрации, тем больше ее затухание при распространении. Доста-
точно высокие потери вибрации при ее распространении обеспечивают получе-
ние всех преимуществ, связанных с разделением источников вибрации на по-
верхности диагностируемого узла. Особое внимание следует обратить на тот
факт, что высокочастотная вибрация обладает значительным объемом инфор-
мации, содержащейся не только в величинах вибрационной энергии в разных
полосах частот, но и в параметрах, характеризующих периодические и случай-
ные флуктуации вибрационной энергии во времени.

Единицы измерения вибрации
Для вибрации линейными единицами измерения, согласно ГОСТам ИСО,

являются:
- микрометры (мкм) – для измерения вибросмещения;
- миллиметры в секунду (мм/с) – для измерения виброскорости;
- метры в секунду за секунду (м/с2), или в единицах ускорения свободного падения g

» 9,8 м/с2– для измерения виброускорения.
Так же вибрация может выражаться в относительных единицах – децибе-

лах. Тогда уровни колебаний соответственно виброперемещения, виброскоро-
сти и виброускорения (дБ), определяются следующим образом:
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где порпорпор Х,Х,X &&& –пороговые значения, равные до недавнего времени:
24

пор
8

пор
12

пор с/м103Х;с/м105Х;м108Х --- ×»×»×» &&& и приведенные к часто-
те 1000 Гц.

В некоторых отраслях промышленности и до сих пор действительны эти
пороговые значения.

В настоящее время в соответствии со Стандартом ИСО-1683 широко ис-
пользуются следующие пороговые значения механических колеба-
ний: 26

пор
9

пор
12

пор с/м10Х;с/м10Х;м10Х --- »»» &&& , приведенные не к частоте
f0= 1 кГц, а, для получения более простых значений, к круговой частоте
w0 = 1000 рад/с (f0»159 Гц).

Это означает, что числовые значения уровней виброускорения, виброско-
рости и виброперемещения механических колебаний с синусоидальной формой
волны и с угловой частотойw0 = 1000 рад/с равны друг другу.

Таким образом, выражая амплитуды виброперемещения, виброскорости
или виброускорения в децибелах, необходимо указывать уровень относительно
определенного опорного значения, например, уровень ускорения
78 дБ относительно 10-6 м/с2. При сравнении амплитуд механических колебаний
достаточно указать лишь разность соответствующих уровней в децибелах, от-
несенных к одному и тому же опорному значению. Например, один уровень
выше другого на столько-то децибел, при этом опорное значение не указывает-
ся.

Для того чтобы в первом приближении оценить в разах уровень колеба-
ний, приведенный в децибелах, достаточно запомнить только несколько значе-
ний, которые выделены в таблице 1 жирным шрифтом.

Так, если величину в децибелах представить в виде суммы или разности
цифр, выделенных жирным шрифтом, можно перевести практически любое
значение, выраженное в децибелах, в разы. Например:

12 дБ = (6 + 6) дБ ® (2´2) = 4;
14 дБ = (20 – 6) дБ ® (10/2) = 5.

Перевод величин вибрации из логарифмических единиц в линейные пока-
зан в таблице 1.



Таблица 1 Сравнение логарифмических и натуральных единиц
L = 20lg(x1/x2) x1/x2

-80 10-4

-60 10-3

-40 10-2

-30 10-1

-10 0,316
-6 0,5
-3 0,707
-1 0,89
0 1
1 1,12
2 1,26
3 1,41
4 1,58
5 1,77
6 2
10 3,16
20 10
40 102

60 103

80 104

100 105

120 106

140 107



Лекция 6. МЕТОДОЛОГИЯ НОРМИРОВАНИЯ ВИБРАЦИИ И
РАСПОЗНАВАНИЯ ТЕХНИЧЕСКОГО СОСТОЯНИЯ
ОБОРУДОВАНИЯ

Мониторинг технического состояния оборудования, основанный на виб-
родиагностике, практикуется в различных отраслях промышленности несколь-
ко десятилетий. При этом используются многочисленные стандарты, в основе
которых лежит нормирование вибрации в зависимости от мощности агрегата,
массы и (или) определенных частот вращения ротора агрегата, а также высоты
оси вращения ротора и др. Поскольку методы ведения вибромониторинга по-
стоянно совершенствуются, происходит периодическое изменение этих стан-
дартов и их приложений.

В общем случае оценка состояния агрегата должна проводиться путем
совместного учета всех вредных последствий, вызываемых вибрацией. Однако
в силу недостаточной изученности многих вопросов динамики машин теорети-
чески строгий вывод общего критерия оценки вибрации и сложность его ис-
пользования для практического применения делают задачу труднореализуемой.
При разработке норм эксплуатационного контроля вибрации в качестве крите-
рия обычно используют один из кинематических параметров (виброускорение,
виброскорость или виброперемещение), по которому оценивают техническое
состояние агрегата.

Основная цель эксплуатационных норм вибрации оборудования– кон-
троль его технического состояния в процессе эксплуатации, т.е. решение диаг-
ностической задачи: создание таких условий эксплуатации, при которых суще-
ствовала бы возможность своевременного обнаружения любых, даже незначи-
тельных дефектов или отклонений от нормального состояния, на начальной
стадии их возникновения (развивающихся дефектов). Решение этой задачи тре-
бует обеспечения минимального уровня вибрации агрегата.

Проблема нормирования вибрации включает решение четырех взаимо-
увязанных задач нормирования вибрации: опор подшипников, роторов, стато-
ров (корпусов) и фундаментов, а также трубопроводных обвязок.

Разнообразие методов и критериев оценки состояния оборудования за-
трудняет сравнение различных отраслевых руководящих документов и стан-
дартов. Весьма характерно, что даже на родственных предприятиях (например,
однотипных установках различных НПЗ) специалисты по вибродиагностике
нередко применяют для однотипных агрегатов различные критерии для кон-
троля вибрации. В некоторых случаях это свидетельствует о том, что сущест-
вующие отраслевые руководящие документы и стандарты не отвечают требо-
ваниям специалистов по вибродиагностике промышленных предприятий, и по-
следние вынуждены самостоятельно, исходя из накопленного опыта, устанав-
ливать критерии и нормы, соответствующие требованиям конкретного обору-
дования, и оптимизировать их по мере накопления опыта.

В подтверждение вышесказанного в настоящей лекции приведены ре-
зультаты, полученные при анализе материалов исследований, охватывающих



некоторые типы центробежных компрессоров и насосных агрегатов, нагнетате-
лей и вентиляторов, а также других машинных агрегатов роторного типа. В ча-
стности, приводятся доводы в пользу того, что не существует единого набора
критериев оценки технического состояния, пригодного не только для одного
класса оборудования (например, центробежных компрессоров, насосов или
вентиляторов со сходными параметрами мощности и частоты вращения), но и
даже для типа и типоразмера (например, для воздуходувок и дымососов). Дру-
гими словами, из-за различий в конструкции, ТО и условиях эксплуатации каж-
дый агрегат имеет свои собственные, несколько отличные от других, критерии
и нормы оценки технического состояния.

Успех любой системы вибромониторинга в основном зависит от методов
оценки состояния агрегата, т.е. способов определения допустимых значений
(норм) вибрации и параметров анализа вибрации, интегрированных в анализи-
рующее программное обеспечение пользователя. Главные алгоритмы оценки
состояния оборудования продаваемого на рынке программного обеспечения
распознают техническое состояние по общему уровню вибрации при широко-
полосном измерении (наиболее употребим), по вибрации в сравнительно узкой
полосе частот или по огибающей спектра.

1. Оценка состояния по общему уровню вибрации
Разработанные международные (VDI 2056,ISO 2372,ISO 3945 и др.) и

российские стандарты и нормативно-методические рекомендации на предель-
ные уровни вибрации основаны на допущении, что подобные по мощности, вы-
соте оси вращения, частоте вращения ротора, способам установки, условиям
монтажа и эксплуатации агрегаты имеют примерно одинаковые допустимые
значения вибрации при достижении предельного состояния.

При оценке вибрации агрегатов с вращающимся ротором в качестве нор-
мируемых параметров в большинстве случаев устанавливается один из сле-
дующих:
- среднеквадратическое значение виброскорости, Vе, мм/с;
- среднеквадратическое значение виброскорости в октавной полосе частот,

включающей в себя частоту вращения ротора, Vео, мм/с;
- среднеквадратическое значение виброскорости на элементах крепления аг-

регата к фундаменту на месте установки, Vеф, мм/с;
- пиковое значение (размах) виброперемещения,S,мкм.

Так, например, в соответствии с одним из стандартов России оценка ин-
тенсивности вибрации при приемо-сдаточных, периодических, квалификацион-
ных, типовых и приемочных испытаниях машин электрических с частотой
вращения ротора 3000об/мин и массой ротора до 2000 кг должна соответство-
вать величинам, указанным в таблице 1.



Таблица 1Нормирование вибрации для электрических машин
Нормируемые параметры
вибрации

Срок эксплуатации
неограничен

Ограниченный
срок эксплуа-
тации

Эксплуатация
недопустима

СКЗ виброскоростиVе, мм/с <4,5 4,5...7,1 >7,1
СКЗ виброскоростиVео, мм/с <3,3 3,3...5,2 >5,2
СКЗ виброскорости Vеф, мм/с — — >2,0

Другой стандарт на машины электрические вращающиеся с высотой оси
вращения свыше 355 мм (методы измерения и допустимые значения) при прие-
мо-сдаточных, периодических, квалификационных, типовых и приемочных ис-
пытаниях регламентирует определять:
- для электрических машин с частотой вращения 600 об/мин и выше среднее

квадратическое значение виброскорости опор подшипников;
- для электрических машин с частотой вращения менее 600 об/мин пиковое

значение виброперемещения, допустимые значения которых приведены в
таблице 2.

Таблица 2Нормирование вибрации для электрических машин с H≥ 355мм

Частота вращения,
об/мин

Среднее квадратическое значение виброскорости Vе,
мм/с

Способ установки
Упругая подвес-

ка
Жесткое закрепление

От 600 до 1800 2,8 2,8
Свыше 1800 до 3600 4,5 2,8

Для осевой состав-
ляющей вибрации
подшипников, не яв-
ляющихся упорными

4,5 4,5

Допустимое значение
виброскорости сердеч-
ника статора

4,5 4,5

Пиковое значение виброперемещения опор подшипников S, мкм
Менее 600 50 50

Практически в каждой отрасли разработаны и применяются собственные
нормативно-методические рекомендации. Например, «Методические рекомен-
дации по проведению диагностических виброизмерений центробежных ком-
прессорных машин и центробежных насосных агрегатов предприятий Мини-
стерства химической и нефтеперерабатывающей промышленности (РДИ, ут-
верждены 28.11.91)», рекомендованные Госгортехнадзором России в качестве
методического документа для руководства при организации вибродиагностики
на поднадзорных ему предприятиях (письмо № 04—35/54 от



20.05.92),предписывают оценку технического состояния узлов производить по
интенсивности абсолютной вибрации корпусов подшипников в соответствии с
нормами, приведенными в таблице 3.
Таблица 3Нормирование вибрации по РДИ

Уровень вибрацииVe,
мм/с

Оценка технического состояния

Паровая турбина Электропри-
вод

Мультипликатор Компрессор

<1,8 Хорошо
Хорошо Хорошо

Хорошо

1,8 … 2,8
Удовлетвори-
тельно

Удовлетво-
рительно

2,8 … 4,5 Допустимо Удовлетвори-
тельно

Удовлетвори-
тельно

Допустимо
4,5 … 7,1

Предельно
допустимо Допустимо Допустимо

7,1 … 11,2
Недопустимо

Предельно
допустимо

Предельно
допустимо

Предельно
допустимо

>11,2 Недопустимо Недопустимо Недопустимо

По классификации ISO 2372 оценки соответствуют следующему техниче-
скому состоянию:

хорошо– сборка узлов машинного агрегата оптимальна, вероятность по-
явления дефектов на протяжении длительной эксплуатации минимальна;

удовлетворительно– сборка узлов обеспечивает минимальную вероят-
ность появления эксплуатационных дефектов на протяжении межремонтного
пробега;

допустимо– повышенная вероятность преждевременного выхода узла из
строя, машинный агрегат требует ремонта, повышенный уровень механических
колебаний  должен быть устранен;

недопустимо– дальнейшая эксплуатация может привести к аварийному
отказу машинного агрегата;

допустимо после ремонта (вводится в отечественных стандартах) –
предельное значение интенсивности вибрации при приемочных испытаниях по-
сле ремонта.

Оценку технического состояния электроприводов центробежных насос-
ных агрегатов по интенсивности абсолютной вибрации следует определять в
соответствии с нормами, приведенными в таблице 4.



Таблица 4  Нормирование вибрации по ISO 2372

Уровень
вибрацииVe,
мм/с

Оценка технического состояния

Высота оси вращения электродвигателя H, (мм)
80<H£132 132<H£225 225<H£400

<1,8 Допустимо после
ремонта Допустимо после

ремонта Допустимо после
ремонта1,8 … 2,8 Удовлетворительно

2,8 … 4,5 Допустимо Удовлетворительно

4,5 … 7,1 Предельно
допустимо Допустимо Удовлетворитель-

но

7,1 … 11,2

Недопустимо

Предельно
допустимо

Допустимо

11,2 … 18,0
Недопустимо

Предельно
допустимо

>18,0 Недопустимо

Оценку технического состояния этих же насосных агрегатов в зависимо-
сти от мощности установленного привода следует определять в соответствии с
таблицей 5.
Таблица 5 Нормирование вибрации для машин с различной мощностью

Уровень
вибрации,

Ve (мм/с)

Оценка технического состояния

Потребляемая мощность N, кВт

50 £N 50<N£ 200 200 <N
£1,2 Хорошо

Хорошо
Хорошо1,2 … 1,8

Допустимо
после ремонта

1,8 … 2,8 Удовлетворительно Допустимо
после ремонта

2,8 … 4,6 Допустимо
Удовлетворительно Допустимо

после ремонта

4,6 … 6,3
Предельно
допустимо Допустимо

Удовлетворительно

6,3 … 8,2

Недопустимо

Предельно допус-
тимо

Допустимо

8,2 … 10,5
Недопустимо

Предельно
допустимо

> 10,5 Недопустимо



Оценка состояния оборудования по пиковому или среднеквадратическо-
му значению виброскорости (виброперемещения) во всем частотном диапазоне
измерений имеет три существенных недостатка:
- никак не могут быть учтены вибрационные проявления технологических и

режимных отклонений при эксплуатации оборудования;
- уровень вибрации обычно определяется в фиксированной полосе частот (для

большинства виброметров по рекомендации ISO 2372 в полосе от 10 Гц до 1
кГц), что иногда в принципе не может обеспечить достаточно высокую сте-
пень чувствительности параметра на начальной стадии развития дефекта;

- допустимые (предельные) значения вибрации обычно определяются на ос-
нове статистического анализа вибросостояния групп оборудования или од-
нотипных агрегатов при нормальных эксплуатационных условиях и уста-
новлены одинаковыми для всего класса подобных агрегатов, в то время, как
за счет различия конструкционных передаточных функций, одинаковые де-
фекты даже на однотипных машинах могут возбуждать на корпусе и под-
шипниках колебания, уровни которых могут различаться на два порядка (~
на 40 дБ).

Однако самым важным недостатком оценки состояния оборудования по
общему уровню вибрации является то, что он практически нечувствителен к
изменениям сравнительно низкоуровневых частотных составляющих (состав-
ляющих с малыми энергиями в колебательном процессе) вибросигнала, харак-
терных, например, для ряда зарождающихся и развивающихся дефектов под-
шипников качения, зубчатых передач, электрических и ряда других дефектов.

Если оценка состояния агрегата по общему уровню вибрации нацелена на
детектирование высокоэнергетических развитых дефектов, таких как наруше-
ние центровки или дисбаланс, значительные изменения амплитуды вибрации на
частотах с низкими энергетическими уровнями будут недостаточны для сраба-
тывания детектора тревоги по общему уровню.

Рисунок 1.Тренд СКЗ виброско-
рости (вертикальная состав-
ляющая) подшипника электро-
двигателя в частотном диапа-
зоне 10...1000 Гц



В качестве иллюстрации к вышеизложенному можно привести такой
пример: на рисунке 1 показан тренд вертикальной компоненты вибрации опоры
электродвигателя в течение семи месяцев эксплуатации и нанесены допусти-
мые значения в соответствии с требованиями одного из отечественных стан-
дартов. При таком СКЗ виброскорости срок эксплуатации агрегата не ограни-
чивается.

Однако если рассмотреть динамику изменения спектров вибрации этой
же опоры электродвигателя (рисунок 2), то можно отметить, что, наряду с не-
которым уменьшением уровня вибрации составляющих на частотах 50 и 100
Гц, произошло существенное увеличение виброскорости (~в 10 раз всего за 45
дней) на некоторых частотных составляющих в полосе 200...600 Гц, что свиде-
тельствует о быстром развитии дефекта подшипника качения и необходимости
остановки для его ревизии и замены.

Рисунок 2. Изменение спектров
виброскорости на протяжении
семи месяцев

Рисунок 3.Тренды СКЗ виброскоро-
сти опоры подшипника электродви-
гателя в частотных полосах
10 ...1000 и 250...500 Гц



На рисунке 3 показано изменение общего уровня вибрации и вибрации в
частотной полосе (6...10)´frв течение семи месяцев эксплуатации, а также нане-
сены допустимые значения вибрации в соответствии с общепринятыми стан-
дартами.

Также нежелательно определение состояния агрегата только по уровню
вибрации, настроенному на низкоэнергетические дефекты, такие как некоторые
неисправности подшипников качения или зубчатых муфт, поскольку, напри-
мер, неопасное (незначительное) увеличение дисбаланса может вызывать не-
обоснованное срабатывание детектора тревоги. По этим причинам большинст-
во опытных специалистов по вибродиагностике используют оценку состояния
агрегата по общему уровню вибрации только для дополнения более чувстви-
тельных способов.

Вышеизложенное позволяет сделать вывод о невысокой степени досто-
верности распознавания состояния агрегатов только по общему уровню вибра-
ции.

При использовании современных цифровых виброанализаторов и ЭВМ
возможен мониторинг состояния оборудования по уровню вибрации в частот-
ной полосе произвольно заданной ширины и установки индивидуальных допус-
тимых значений вибрации для каждой измерительной точки конкретного агре-
гата.

Таким образом, недостатки, изложенные выше, казалось бы, можно ис-
ключить, особенно если наблюдается возрастание уровня вибрации от измере-
ния к измерению.

2. Оценка состояния с помощью эталонных спектров
Этот метод определения состояния агрегата основан на диаметрально

противоположном (по сравнению с определением по допустимым значениям
общего уровня вибрации) способе сравнения текущих параметров вибросигнала
с допустимыми значениями: уровень вибрации на каждой частотной состав-
ляющей текущего спектра вибрации сравнивается с уровнем соответствующей
составляющей эталонного (опорного) спектра. В качестве опорного (эталон-
ного) спектра обычно выбирается огибающая, которую можно построить двумя
способами:
- подвергнуть статистической обработке ряд последовательных измерений;
- принять в качестве эталона послеремонтный спектр, когда агрегат, в случае

надлежащего ремонта, находится в хорошем или удовлетворительном тех-
ническом состоянии.

Учет пожеланий специалиста в формировании эталонного спектра для
конкретных случаев и конкретного оборудования, в продаваемых на рынке го-
товых программных пакетах, весьма ограничен. По этой причине при анализе
технического состояния оборудования с помощью эталонного (опорного)
спектра иногда появляются необоснованные срабатывания детектора тревоги,
преимущественно потому, что вибрация оборудования с вращающимся рото-
ром обычно немного флуктуирует по частоте и амплитуде относительно опре-



деленной спектральной линии с четко выраженной границей.
Флуктуация по частоте:постоянная частота вращения ротора агрегата

практически не достижима. Небольшие ее флуктуации, вызываемые изменени-
ем нагрузки, частоты сети и др.составляет (2...8)%fr у асинхронных и до 1% frу
синхронных электрических машин, часто приводят к ощутимому сдвигу первой
и высших гармоник частоты вращения ротора в текущем спектре (частот спек-
тральных линий) относительно эталонного. Например, уменьшение частоты
вращения ротора асинхронного электродвигателя (fr= 2950об/мин) насосного
агрегата с 7 лопатками на рабочем колесе насоса на 0,5 Гц (примерно 1 %) ве-
дет к уменьшению лопаточной частоты на 3,5 Гц, а в зубчатой передаче с 47
зубьями на ведущем колесе– на 23,5 Гц. Это может привести к превышению ве-
личиной отдельных спектральных компонент допустимых значений опорного
спектра и, как следствие, ложному появлению сигнала об изменении состояния
оборудования.

Флуктуация по амплитуде: это явление означает практически постоянное
присутствие апериодических скачкообразных изменений амплитуд вибрации.
Значения как общего уровня, так и отдельных частотных составляющих вибра-
ции часто имеют флуктуацию во времени вокруг некоторой величины, затем
без явной причины происходит резкий переход к новым величинам с новыми
флуктуациями. Эти изменения можно наблюдать при мониторинге вибрации в
высокочастотной области спектра, особенно они характерны для так называе-
мых «промежуточных» частот. Хотя амплитудные флуктуации во многих слу-
чаях могут быть небольшие, их квазипериодический характер приводит к лож-
ному срабатыванию детектора тревоги.

К самым существенным недостаткам мониторинга с использованием эта-
лонного (опорного) спектра можно также отнести отсутствие исходных данных
на начальном этапе мониторинга (при организации обследований новых и мо-
дифицированных агрегатов) или при изменении параметров технологического
регламента.

3. Оценка состояния по значениям параметра в частотных по-
лосах (опорным маскам)

Этот метод распознавания состояния оборудования является компро-
миссным между оценкой состояния оборудования по общему уровню вибрации
и по эталонному спектру, поскольку дает возможность произвольно устанавли-
вать положение, ширину частотной полосы и допустимое значение параметра
(критерия), который сравнивается с текущими значениями. На основе анализа
изменения (тренда)параметра в этой полосе можно оценивать и прогнозировать
состояние оборудования. Количество частотных полос обычно составляет от 6
до 18 (рисунок 4).



Рисунок 4. Спектр виброскорости,
разделенный на 7 частотных полос с
индивидуальными допустимыми зна-
чениями

Ряд методов вибродиагностики основан на том, что определенные меха-
нические дефекты по мере развития генерируют вибрацию в определенных час-
тотных полосах с определенным соотношением величин параметров. Напри-
мер, рассматривая амплитуды определенных рахмониккепстра, полученного в
определенном частотном диапазоне спектра, можно легко установить глубину
модуляции высокочастотной вибрации, которая определяется степенью износа
ряда деталей и узлов агрегата. Другой пример– достаточно интенсивная вибра-
ция на лопаточной частоте насоса говорит о нарушении гидродинамики потока,
на дробных гармониках частоты вращения ротора – о нарушениях жесткости и
т.д. Таким образом, производя разбиение частотного диапазона измерений на
сравнительно узкие, возможно перекрывающиеся, частотные полосы и приме-
няя индивидуальные для каждой полосы допустимые значения и критерии,
можно распознавать появление ряда зарождающихся дефектов.

Индивидуальные допустимые значения в частотных полосах могут быть
установлены как для «высокоэнергетических» составляющих колебательного
процесса, сопровождающих дисбаланс или расцентровку– обычно диапазоны
(0,5...1,5)´fr и (1,5...2,5)´fr, так и для сравнительно «низкоэнергетических» со-
ставляющих колебательного процесса, сопровождающих дефекты подшипника
качения – обычно диапазон (7,5...15,5)´fr. Другие частотные полосы могут быть
размещены в диапазонах:
- (2,5...10,5)´fr– для предупреждения о нарушениях жесткости;
- (0,1…0,9)´fr, – для обнаружения дефектов масляного клина подшипников

скольжения;
- (z ± 1)´fr – для распознавания дефектов зубчатых муфт и зубчатых передач и

т.д.
В общем случае, распознавание состояния по значению параметров виб-

рации в различных частотных полосах (по спектральным маскам) является
наиболее точным и надежным среди других, поскольку обладает рядом досто-
инств метода эталонных спектров и лишен некоторых его недостатков.



Использование современных компьютерных систем  мониторинга техни-
ческого состояния оборудования (например пакет ExpertALERT фирмы DLI,
США) предполагает индивидуальный подход к каждому агрегату, паспортиза-
цию его исходного или среднего работоспособного состояния. Отслеживание
изменений параметров во времени на основе их мониторинга обеспечивает вы-
сокую чувствительность системы к изменению технического состояния обору-
дования. С другой стороны, чувствительность системы мониторинга повышает-
ся за счет возможности расчета, отслеживания и прогнозирования трендов раз-
личных параметров: вибрации, динамического давления или температуры и пр.

Подобный подход предусматривает отказ от стандартных допустимых
значений и возможность определения индивидуальных критериев состояния
оборудования вплоть до каждой измерительной точки каждого агрегата.

При определении «нормального» состояния оборудования возможно ис-
пользование двух методов:
- исходного состояния – когда в качестве критериев «нормального» состоя-

ния принимаются данные замеров контролируемых параметров на новом
(только что смонтированном) оборудовании или после его капитального ре-
монта, в обоих случаях, разумеется, после обкатки и приработки;

- средненормального состояния – когда в качестве критериев «нормального»
состояния принимаются среднестатистические величины контролируемых
параметров заведомо работоспособного агрегата, полученные при обработке
результатов нескольких периодических измерений (для агрегатов, работаю-
щих в стационарном режиме, количество необходимых измерений обычно
не менее шести).

Большинство стандартов, регламентирующих допустимые значения виб-
рации, основано на статистической обработке достаточно большого количества
данных по самым разнообразным типам оборудования различными исследова-
тельскими группами. При этом в них определена схожая градация по классам
состояния на основе градации уровней на 4, 8, ... дБ (соответственно, примерно
в 1,6; 2,5; ... раза). Эти относительные величины и принято использовать в каче-
стве разделительных границ для оценок технического состояния оборудования
по параметрам вибрации (хорошее, удовлетворительное, допустимоеи недо-
пустимое состояния).

Рисунок 5. Схема сбора
данных для расчета
средненормального
уровня вибрации и до-
пустимых значений
вибрации различных со-
стояний



Граница хорошего состояния (рисунок 5) определяется обычно на 4 дБ
выше исходного (или средненормального), или по сумме средненормальной ве-
личины и дисперсии, взятой с некоторым коэффициентом.

Выбор того или иного типа определения границы хорошего состояния за-
висит от статистического разброса данных замеров.

4. Методология построения спектральных опорных масок
При обработке экспериментальных данных, полученных при виброобсле-

довании 630 различных агрегатов различных промышленных предприятий
(для получения упорядоченных статистик значений вибраций в предположе-
нии, что одинаковые компоненты колебаний одних и тех же подшипников од-
нотипных агрегатов принадлежат единой генеральной совокупности), выбира-
лись группы агрегатов со сходными техническими характеристиками и одно-
именные измерительные точки.

В первую очередь из данных, предназначенных для анализа, были исклю-
чены вызывающие сомнение в их достоверности. Для проверки однородности
выборки, характеризующей достоверность статистических выводов, и исклю-
чения из дальнейшей обработки резко отклоняющихся значений, связанных с
ненормальной работой отдельных исследованных агрегатов, целесообразно ис-
пользовать критерий грубых ошибок наблюдений при допущении, что полу-
ченный экспериментальный ряд значений вибрации (выборка) подчиняется
нормальному законы распределения

Xпр= Xm+ Sqq,n,
где Xm– среднее арифметическое результатов измерений; S– оценка средне-
квадратического отклонения результатов измерений; qq,n–  квантиль распреде-
ления величины, взятый из таблиц для уровня 99% (qq,n=3).

Установление близости совокупности измеренной вибрации одинаковых
опор однотипных агрегатов нормальному распределению существенно облег-
чило оценку полученных результатов. Известно, что при нормальном распреде-
лении среднеквадратическое отклонение s характеризует границу отклонения
не менее 2/3 измеренных значений, а при достаточно большом числе независи-
мых опытов (согласно теореме Чебышева) среднее арифметическое значение
наблюдаемых случайных величин Xm сходится по вероятности к ее математи-
ческому ожиданию m. Поэтому при дальнейшем анализе рассматривались
только оценки математического ожидания значений параметров однокомпо-
нентной вибрации одинаковых опор (штатных контрольных точек) однотипных
агрегатов и их дисперсии.

Для определения точности, с которой эти оценки отражают искомую ста-
тистическую характеристику, следует определить верхние границы довери-
тельного интервала оценок

Xmax = Xm+ taS,

где ta- квантиль распределения для заданного уровня доверительной вероятно-
сти р. При расчетах доверительная вероятность выбиралась равной р = 0,95



(для границы спектральной маски тревога)  и р= 0,85 (для границы спектраль-
ной маски предупреждение), чему соответствуют величиныta, примерно рав-
ные 2 и 1,5.

В дальнейшем для оценки технического состояния агрегатов были ис-
пользованы два способа определения допустимых значений вибраций в частот-
ных полосах:
- превышение 85 %-й (предупреждение)  и 95  %-й (тревога) доверительных

границ совокупности данных;
- превышение среднего уровня вибрации на 4 и 8дБ.

Оба способа направлены на то, чтобы выделить 5 и 15 % всей совокупно-
сти данных измерений вибрации, отражающих наивысшую вибрацию агрега-
тов, хотя необходимо понимать, что приблизительность критериев отбора в
дальнейшем корректировалась в каждом отдельном случае в зависимости от
конкретных нужд.

Все спектры, полученные в одноименных измерительных точках, рас-
сматривались в частотном диапазоне, содержащем до 40-й гармоники частоты
вращения ротора, для определения зон наибольшей гармонической активности.
Было подтверждено, что с увеличением номера гармоники амплитудная актив-
ность уменьшается (рисунок 6).

Рисунок 6. Наложенные друг на
друга 189 спектров14-и одно-
типных центробежных насо-
сов с подшипниками скольже-
ния и частотой вращения ро-
тора 50 Гц

Вибрация анализировалась отдельно по каждому узлу различных типов
агрегатов (электродвигателю, насосу, мультипликатору, компрессору, вентиля-
тору) и направлению измерения (вертикальному, поперечному и осевому).

Поскольку с увеличением номера гармоники виброактивность уменьша-
ется к 10 гармонике в среднем в 10 и более раз (по отношению к первой) и по-
сле 10…15 гармоники в основном остается неизменной (кроме случаев с дефек-
тами в редукторах и подшипниках качения), именно этими частотными поло-
сами и был ограничен анализ:



- среднеквадратического значения виброскорости в полосе частот 2
Гц...40´fr(обозначение Ve);

- среднеквадратического значения виброскорости в низкочастотной области
2 Гц ...0,9´fr (обозначение S);

- среднеквадратического значения виброскорости в полосе частот, включаю-
щей каждую из первых десяти гармоник частоты вращения ротора
(n-0,5)´fr...(n+0,5)´fr, где n–номер гармоники (обозначение 1,2,3, …10);

- среднеквадратического значения виброскорости в полосе частот, включаю-
щей с 11 по 40 гармоники частоты вращения ротора (10,5...40)´fr (обозначе-
ние 11-40).

Рисунок 7. Пример гармо-
нического состава вибра-
ции группы электродви-
гателей одного типа

При анализе было установлено, что у большинства исследованных типов
агрегатов и их узлов наблюдаются разные уровни вибрации опор по разным на-
правлениям, а также существуют различия в гармонической активности. Кроме
того, вибрация узлов агрегатов с одинаковой потребляемой мощностью и час-
тотой вращения также различается.

В качестве примера на рисунке 7 приведены границы предупреждения
итревоги совокупности данных, измеренных на 80 асинхронных электродвига-
телях мощностью 150...250 кВт с подшипниками качения. Очевидны сущест-
венные отличия границ – как по гармоникам, так и по направлению измерения.
Можно отметить значительную виброактивность в осевом направлении.

На рисунке 8 приведены границы предупреждения итревоги, построен-
ные по совокупности данных, измеренных на 24 воздуходувках мощностью
120...250 кВт с подшипниками качения. Отмечаются значительные уровни на
1...5 роторных гармониках и отсутствие сколько-нибудь заметной виброактив-
ности на «лопаточных» частотах.



Рисунок 8. Пример гармо-
нического состава вибра-
ции группы однотипных
центробежных вентиля-
торов

На рисунке 9 приведены границы предупреждения итревоги, построен-
ные по совокупности данных, измеренных на 16 центробежных компрессорах
мощностью 2400...3500 кВт и частотой вращения ротора 150...190 Гц с под-
шипниками скольжения.

Рисунок 9. Пример гар-
монического состава
вибрации однотипной
группы центробежных
компрессоров

Существенная виброактивность в этой группе компрессоров проявляется
в основном на первых трех гармониках роторной частоты.

Рисунок 10. Пример гар-
монического состава
вибрации однотипной
группы центробежных
насосов одного типа

На рисунке 10 приведены границы предупреждения итревоги, постро-
енные по совокупности данных, измеренных на 56 центробежных насосах
мощностью 150...250 кВт с подшипниками качения. Для этой группы насосов



характерна высокая виброактивность в частотных полосах 1-5, 6-10 и 11-40, а
также присутствие «лопаточных» гармоник на частоте fл.

Рисунок 11. Пример усред-
ненного по направлениям
гармонического состава
вибрации группы центро-
бежных компрессоров(1),
асинхронных электродви-
гателей(2), центробеж-
ных насосов(3), воздушных
вентиляторов(4)

На рисунке 11 приведены, в порядке возрастания, усредненные по трем
направлениям измерений границы предупреждения итревоги для групп цен-
тробежных компрессоров (1), асинхронных электродвигателей (2), центробеж-
ных насосов (3), воздушных вентиляторов (4), сходных по конструктивным и
эксплуатационным характеристикам, а также установленной мощности. Оче-
видно, что величина граничных значений существенно зависит от типа агрега-
та.

Анализ вибрации позволил установить как повышенный уровень колеба-
ний отдельных опор в определенных направлениях у однотипных агрегатов, так
и неравномерное распределение вибрации в различных направлениях у различ-
ных типов агрегатов: это событие достаточно распространенное, хотя и не яв-
ляется правилом. Во многих случаях статистический анализ данных показыва-
ет, что уровень вибрации в вертикальном направлении несколько меньше, чем в
горизонтальном, а осевая компонента вибрации у бóльшей части электродвига-
телей вентиляторов и самих вентиляторов преимущественно преобладает над
вертикальной и горизонтальной, чего практически не наблюдается у центро-
бежных компрессоров.

У агрегатов с подшипниками качения вибрационная активность в области
шестой и более высоких гармоник роторной частоты несколько ниже, чем у аг-
регатов с подшипниками скольжения.

Статистический анализ показал, что не существует единственного набора
критериев оценки технического состояния оборудования, подходящего не толь-
ко для одного класса оборудования, но даже и для одного типа. Из-за различий
в конструкции и эксплуатации каждый агрегат имеет свою собственную, не-
сколько отличную от других, характеристику.

Предельные значения при распознавании состояния оборудования могут
быть рассчитаны как индивидуально для одноименных штатных измеритель-



ных точек (подшипниковых опор) агрегата, так и обобщенно для определенно-
го типа агрегата, для группы агрегатов (например с одинаковой интенсивно-
стью вибрационных процессов) или для всего обслуживаемого парка машин.
Большая степень индивидуализации предельных значений увеличивает чувст-
вительность системы мониторинга, но и вызывает резкое возрастание трудоза-
трат на расчет граничных состояний и внесение изменений в базу данных.

Другими словами, применяя индивидуальный набор критериев и пре-
дельных значений для оценки состояния агрегата на каждой измерительной
точке, можно максимально повысить чувствительность системы мониторинга к
изменению состояния оборудования. Однако это влечет за собой резкое возрас-
тание объемов работ по статистической обработке полученных данных, допол-
нительным измерениям параметров вибрационных процессов, описанию и из-
менению в базе данных критериев состояний и уровней тревог, съедающих
львиную долю рабочего времени. В условиях производства этот путь в боль-
шинстве случаев нецелесообразен.

Другая крайность– применение единого (единственного) набора критери-
ев и предельных значений для оценки состояния всего парка оборудования
предприятия. В этом случае чувствительность системы мониторинга к измене-
нию технического состояния агрегата хотя и выше, чем при оценке состояния
агрегата только по общему уровню интенсивности вибрации, но не оптимальна.

Каждый специалист, исходя из специфики предприятия и собственного
опыта, должен выбирать компромиссное решение между трудозатратами на
выполнение работ по статистической обработке результатов измерений, кор-
рекции базы данных критериев, частотных полос и предельных значений, с од-
ной стороны, и чувствительностью системы к изменению состояния оборудо-
вания, с другой.

При развертывании на предприятии системы мониторинга или расшире-
нии системы на неохваченные агрегаты возникает необходимость предвари-
тельного выбора критериев состояния, частотных полос, в которых необходимо
производить анализ вибрационных процессов, и предельных значений в поло-
сах. Приведенные выше результаты исследований должны нацеливать пользо-
вателей на оптимизацию критериев технического состояния, выбор количества
частотных полос и предельных значений на начальном этапе создания на пред-
приятии системы вибромониторинга.

Здесь уместно привести некоторые рекомендации, полезные на началь-
ном этапе построения спектральных опорных масок.

Выбор частотных полос для анализа вибрации
На начальном этапе внедрения системы виброконтроля выбор критериев

и частотных полос для мониторинга состояния роторных агрегатов рекоменду-
ется пользоваться данными, приведенными в таблице 6.

Для мониторинга вентиляторов, компрессорных и насосных агрегатов с
частотой вращения ротора 25...50 Гц и подшипниками скольжения измерения
виброскорости необходимо проводить в частотном диапазоне от 2 Гц (при при-
менении вибродатчиков со щупами – от 10 Гц) до верхнего предела, соответст-



вующего либо 10-кратной частоте вращения ротора, либо лопаточной частоте, в
зависимости от того, какое из этих значений больше.
Таблица 6 Частотный диапазон измерений виброскорости

Тип оборудования

Частотный диапазон измерений виброскорости, Гц
Методические рекоменда-
ции по измерению пара-
метров вибрации на пред-
приятиях Минхимпрома

РекомендацииElectric Pow-
er Research Institute, USA

Центробежные компрессоры
Электропривод (под-
шипники качения) 10...1000 (2...5)´fв(или 50´fr)

Компрессор (подшипни-
ки скольжения) 10...5000 2...fл (или 2´fл)

Мультипликатор (под-
шипники скольжения) 10...5000 2...fr´z

Центробежные насосы
Электропривод (под-
шипники скольжения) 10...1000 2...10´fr

Электропривод (под-
шипники качения) 10...1000 (2...5)´fв(или 50´fr)

Насос (подшипники
скольжения) 10...5000 (2...10)´fr (илиfл)

Насос (подшипники
качения) 10...5000 (2...5)´fв(или 50´fr)

Центробежные вентиляторы
Электропривод (под-
шипники скольжения) (2...10)´fr

Электропривод (под-
шипники качения) (2...5)´fв(или 50´fr)

Вентилятор (подшипни-
ки скольжения) (2...10)´fr (илиfл)

Вентилятор (подшипни-
ки качения) (2...5)´fв(или 50´fr)

Все агрегаты, пиковое
значение виброускоре-
ния ар

1000...10000 (20000)

Для мониторинга агрегатов с подшипниками качения верхний предел
частотного диапазона измерений виброскорости рекомендуется выбирать при-
близительно в пять раз больший вычисленной частоты дефекта внутреннего
кольца подшипникаfв. В большинстве случаев он лежит ниже 50-й гармоники
частоты вращения ротора и позволяет включать в анализируемую полосу раз-



личные гармоники всех частот дефектов подшипника.
Внутри этих интервалов определяют различные частотные полосы, в за-

висимости от конструктивных особенностей агрегата.
Для всех без исключения агрегатов следует контролировать пиковое зна-

чение виброускорения в диапазоне 1000...10000 (по возможности 20000) Гц.
Предельные значения интенсивности вибрации роторных агрегатов
С точки зрения диагностики очевидно, что оптимальное состояние при

эксплуатации агрегатов – это отсутствие вибрации опор подшипников, точнее
требование, чтобы их уровень был ниже порога чувствительности средств из-
мерений. Однако при установлении нормативных значений необходимо учиты-
вать реальную возможность их выполнения и затраты, связанные с наладкой
оборудования для достижения таких норм.

Близость совокупности измеренных параметров вибрации нормальному
закону распределения позволяет в качестве исходных значений при разверты-
вании системы вибромониторинга использовать математические ожидания,
дисперсии и доверительные интервалы оценок.
Таблица 7 Опорные спектральные маски для агрегатов с подшипниками

скольжения

Частотная полоса
Тревога Предупреждение

Коэффициенты к среднеквадратическому значению
виброскорости Ve

10... 1000 Гц 1 0,63

2 (10) Гц ... 0,9´fr 0,32 0,2
fr 0,75 0,5
2´fr 0,5 0,32
(3...4)´fr 0,32 0,2
(5...10)´fr 0,25 0,16
Пиковое значение виброускорения, м×с-2

1 ... 10кГц 30 15

При выборе предельных значений необходимо учитывать требования
стандарта ISO 2372 по обязательному использованию шкалы интервалов, по-
строенной с равным коэффициентом увеличения 1,6 от минимального уровня,
соответствующего среднему порогу чувствительности человека к вибрации.
Такие границы интервалов соответствуют ощутимым, с точки зрения воздейст-
вия на конструктивные элементы агрегата и субъективного восприятия, изме-
нениям интенсивности вибрации, а также обеспечивают отсутствие перекрытий
в оценках вибрации при суммарной относительной погрешности измерения
± 10 %.

Согласно указанной шкале интервалов предпочтительными для назначе-



ния нормативных величин являются следующиезначения среднеквадратической
виброскорости 0,45; 0,71; 1,12; 1,8; 2,8; 4,5; 7,1; 11,2; 18,0; 28,0; ... мм/с.

Поскольку рекомендации стандарта ISO 2372 положены в основу нацио-
нальных стандартов промышленно развитых стран (в том числе и большинства
из действующих стандартов России), то при развертывании программы мони-
торинга технического состояния можно рекомендовать следующие опорные
спектральные маски (таблицы 7 и 8).
Таблица 8 Опорные спектральные маски для агрегатов с подшипниками

качения

Частотная полоса

Тревога Предупреждение
Коэффициенты к среднеквадратическому значению вибро-
скорости Ve

10... 1000 Гц 1 0,63

2 (10) Гц ...1,5´fr 0,75 0,50
2´fr 0,50 0,32
(3...4)´fr 0,32 0,20
(5...20)´fr 0,40 0,25
(21...50)´fr 0,25 0,20
Пиковое значение виброускорения, м×с-2

1 ... 10 кГц 40 20

При возможности следует устанавливать дополнительные частотные по-
лосы контроля вибрации, в которых могут проявляться газо- и гидродинамиче-
ские эффекты (помпаж, кавитация, срыв потока и т.п.), дефекты зубчатых со-
единений, структурные резонансы и др. Предварительные (начальные) допус-
тимые значения в этих полосах могут быть установлены не выше значений в
полосе, включающей 10-кратную гармонику частоты вращения ротора.

В дальнейшем, по мере накопления сведений об особенностях вибрации
конкретного оборудования, следует разделить агрегаты по типам и подвергнуть
полученные данные статистической обработке для определения индивидуаль-
ных частотных полос и допустимых значений для каждого типа или даже для
конкретного агрегата. Только после проведения этой работы достоверность ав-
томатизированной оценки технического состояния оборудования будет доста-
точно высока. Опыт показывает, что экономия времени при автоматизирован-
ном распознавании состояния оборудования в этом случае покрывает трудоза-
траты на сбор и обработку предварительной информации.



Лекция 7. МЕТОДОЛОГИЯ ПРОВЕДЕНИЯ ДИАГНОСТИЧЕ-
СКИХ ИЗМЕРЕНИЙ ПАРАМЕТРОВ ВИБРАЦИИ

1. ПРОВЕДЕНИЕ ИЗМЕРЕНИЙ

Диагностические измерения и исследования вибрации оборудо-
вания можно условно разделить на следующие виды:
- контрольные измерения работающего агрегата;
- специальные диагностические измерения работающего агрегата;
- обследование остановленного агрегата.

1.1 Контрольные измерения

Контрольные измерения предназначены для распознавания и
прогнозирования технического состояния агрегата с учетом влияния
на него технологических режимов эксплуатации оборудования. Их, в
свою очередь, можно разделить на:
- текущее контрольное измерение вибрации;
- полное контрольное измерение вибрации.

Задачами текущего контрольного измерения вибрации являют-
ся:
- определение текущего общего уровня вибрации в контрольных

точках;
- сравнение текущего общего уровня вибрации с нормами (уров-

нями тревог).
При обнаружении превышения общим уровнем вибрации уста-

новленных норм (уровней тревог) или появлении тенденции возрас-
тания уровня вибрации необходимо безотлагательное проведение
полных контрольных измерений.

Текущее контрольное измерение позволяет с минимальными
трудозатратами обеспечить мониторинг состояния оборудования в
период между более дорогими полными контрольными измерениями
вибрации и, в большинстве случаев, вовремя обратить внимание на
изменение состояния оборудования, если оно происходит.

Задачами полного контрольного измерения вибрации являются:
- определение текущего уровня контролируемого параметра виб-

рации в контрольных точках;
- распознавание состояния оборудования, включающее сравнение

текущего уровня контролируемого параметра вибрации с норма-



ми (уровнями тревог);
- предварительная оценка степени опасности повышенной вибра-

ции (связанных с этим обстоятельств) и локализация мест с мак-
симальной вибрацией, если обнаружено превышение норм уров-
ня вибрации (уровней тревог);

- принятие немедленного решения о допустимости эксплуатации
оборудования. Если проблема очень серьезна, возможно прове-
дение частотного анализа и установление общего характера виб-
рации на месте измерения, при необходимости измеряется вибра-
ция в дополнительных точках;

- регистрация, запоминание и анализ результатов измерений;
- составление заключения о текущем состоянии агрегата и воз-

можности его дальнейшей эксплуатации (например, неограни-
ченная по времени эксплуатация, ограниченная по времени экс-
плуатация, эксплуатация недопустима и др.).
Полное контрольное измерение вибрации должно включать в

себя опрос эксплуатационного персонала, при необходимости озна-
комление с документацией на оборудование, осмотр агрегата, подго-
товку виброаппаратуры и проведение измерения вибрации, составле-
ние отчетной документации.

Полное контрольное измерение вибрации производится без
вмешательства в режим эксплуатации агрегата и в основном ограни-
чивается измерением трех составляющих вибрации в контрольных
измерительных точках (как правило, на опорах). Иногда в контроль-
ные измерительные точки включают точки основания (рамы, фунда-
ментных болтов), статора и других частей агрегата, в которых вибра-
ция измеряется только в случае достижения значением параметра
вибрации какой-либо из контрольных точек установленного допус-
тимого значения.

Полное контрольное измерение позволяет распознать состояние
агрегата, выяснить наиболее вероятные причины вибрации и при не-
обходимости построить последующие работы таким образом, чтобы
выделить из группы вероятных дефектов действительную причину.

Если по результатам полного контрольного измерения вибрации
агрегата не удается однозначно установить причины повышенной
вибрации, то составляется программа и производится специальное
диагностическое обследование работающего агрегата.

1.2 Специальное диагностическоеобследование



Специальное диагностическое обследование и обследование оста-
новленного агрегата предназначены для выявления дефектов и при-
чин их возникновения, оценки и прогнозирования степени развития
дефектов и разработки рекомендаций по их устранению.

Обычно оно включает в себя:
- измерение вибрации всех узлов и частей агрегата, включая всю

трубопроводную обвязку, элементы крепления, раму и фунда-
мент, корпуса узлов агрегата;

- выявление зависимости вибрации от изменения режима работы
агрегата. Ряд режимов агрегата, необходимых для исследования,
может выходить за пределы, определенные правилами нормаль-
ной эксплуатации, поэтому программа специального диагности-
ческого обследования должна быть согласована с эксплуатацион-
ным персоналом и утверждена техническим руководителем
предприятия;

- расширенный анализ вибрации с применением всех возможно-
стей аппаратуры (максимизация частотного и динамического
диапазонов с использованием всех современных методов анализа
диагностической информации, смотри лекцию 8 «Анализ совре-
менных методов вибрационной диагностики сложных систем»).
Исследования включают в себя опытное определение влияния

на вибрацию различных факторов: теплового состояния, крутящего
момента, условий охлаждения и т.п. При этом могут проводиться
следующие работы:
- снятие частотных характеристик при пуске и остановке агрегата;
- снятие режимных характеристик;
- определение собственных частот агрегата и трубопроводов;
- снятие вибрационных характеристик продуктопроводов, аппара-

тов, маслопроводов и др.;
- балансировка роторов в собственных подшипниках и др.

Типовые исследования следует минимизировать и проводить в
такой последовательности, чтобы по возможности обеспечить прове-
дение всего комплекса намеченных экспериментов за один цикл на-
гружения и разгрузки агрегата.

При минимальной разборке обследование остановленного агре-
гата обычно ограничивается ревизией подшипников, проверкой цен-
тровки узлов агрегата и состояния муфт, осмотром мест возможных
задеваний и доступной части роторов.

При ремонте агрегата могут быть проведены также работы по



частичной разборке роторов, их всесторонней проверке, включающей
ревизию шпоночных соединений и других монтажных сопряжений.
По результатам исследований составляется заключение о причинах
повышенной вибрации и методах ее устранения.

Следует учесть, что вибрационное обследование не всегда при-
водит к однозначному определению причины повышенной вибрации,
поэтому в заключении по этому обследованию должны быть указаны
все возможные причины вибрации, а намечаемый объем ремонтных
работ должен предусматривать устранение всех этих причин.

2. ПЕРИОДИЧНОСТЬ ИЗМЕРЕНИЙ ВИБРАЦИИ

В большинстве случаев период развития механических дефектов
агрегата, прежде чем последний окажется в предельном состоянии,
достаточен для их обнаружения средствами и методами периодиче-
ского вибромониторинга.

Период развития дефекта зависит от многих факторов и может
составлять от нескольких минут или часов (при заедании) до многих
месяцев (при абразивном износе). Поэтому интервал периодических
измерений вибрации обычно выбирают исходя из перечня контроли-
руемых дефектов и режима эксплуатации оборудования. В большин-
стве случаев интервал, составляющий 10...30 дней, считается доста-
точным для своевременного распознавания изменения состояния при
развитии большинства механических дефектов агрегатов.

Резкое изменение состояния агрегата иногда может произойти и
значительно быстрее, чем за один месяц: это могут быть дни, минуты
и даже секунды. Вероятность проведения виброизмерений именно в
этот период времени невелика, поэтомуна критичном оборудовании
устанавливают стационарные системы для постоянного вибромони-
торинга или значительно сокращают интервалы между сбором дан-
ных.

По срокам проведения различают следующие виброизмерения:
- после ремонта и монтажа,на начальном этапе эксплуатации;
- после завершения процесса приработки;
- в процессе эксплуатации;
- после нарушений технологического режима;
- после изменения состояния агрегата;
- перед остановкой агрегата на ремонт.

В процессе послеремонтных испытаний проводятся полные кон-
трольные измерения с целью оценки качества проведения ремонта и



распознавания состояния агрегата по параметрам вибрации.
Если текущие уровни вибрации в контрольных точках находятся

в пределах оценки удовлетворительно, то агрегат принимается в экс-
плуатацию. В этот период необходимо минимизировать число точек
для проведения текущих контрольных измерений. Уровни и спектры
вибрации, зарегистрированные на этом этапе, следует принимать в
качестве опорных (эталонных). Если текущий уровень вибрации од-
ной из точек находится в границах области оценки допустимо, то не-
обходимо провести диагностику и составить заключение о техниче-
ском состоянии, с указанием возможных дефектов и путей их устра-
нения.

На начальном этапе эксплуатации и выходе агрегата на номи-
нальный технологический режим следует провести несколько (3...5)
полных контрольных измерений с периодичностью 1...2 недели. Если
текущий уровень вибрации остается в пределах оценки удовлетвори-
тельно, агрегат оставляют в эксплуатации.

Периодичность измерений в процессе эксплуатации обычно ус-
танавливают исходя из состояния агрегата и характера трендов виб-
рации.

Если интенсивность вибрации находится в границах оценки
удовлетворительно и тренд вибрации не имеет тенденции к возраста-
нию (например, при росте Ve не более 1 мм/св месяц), то полные кон-
трольные измерения вибрации проводят с максимальным интервалом
не более 3-х месяцев.

Если текущий уровень вибрации находится в границах оценки
допустимо, но не достиг границы состояния предельно допустимо, то
допускается (только если проводятся текущие контрольные измере-
ния) производить полные контрольные измерения также с интерва-
лом в 1...3 месяца.

Если текущая вибрация достигла уровня предельно допустимо,
то необходимо производить полные контрольные измерения не реже
одного раза в неделю и по возможности планировать ремонт.

Перед плановой остановкой агрегата на ремонт за несколько
дней (чем меньше, тем лучше) следует провести полные контрольные
измерения с пометкой перед ремонтом. Это поможет в дальнейшем
достоверно оценить качество проведенного ремонта.

3. КОНТРОЛЬНЫЕ ТОЧКИ ИЗМЕРЕНИЙ ВИБРАЦИИ

Поскольку реакции механических систем на возбуждение меха-



ническими колебаниями определяются сложными физическими про-
цессами, то при измерении даже на одном элементе агрегата в близ-
ких друг к другу точках ввода может наблюдаться различный харак-
тер исследуемых колебаний. Это особенно актуально для высокочас-
тотной составляющей вибросигнала, что определяется различными
типами распространения высокочастотных колебаний по поверхности
объекта измерения.

Важно производить замеры вибрации в одних и тех же местах,
называемых контрольными точками измерения вибрации.

Обычно измерения параметров вибрации в контрольных точках
производятся на подшипниковых опорах агрегата, корпусе агрегата и
на местах крепления к основанию.

Абсолютную вибрацию (при диагностировании большинства
механических дефектов) рекомендуется измерять в трех взаимно пер-
пендикулярных направлениях:
- вертикальном, горизонтальном (поперечном) и осевом на агрега-

тах с горизонтальной осью вращения;
- двух радиальных, расположенных под прямым углом в горизон-

тальной плоскости, и осевом– на агрегатах с вертикальной осью
вращения.
Преобразователи для измерения горизонтальной (поперечной)

составляющей вибрации крепят на уровне оси вала напротив середи-
ны длины опорного вкладыша. Осевую составляющую вибрации сле-
дует измерять в точке, максимально приближенной к оси вала на
корпусе опоры подшипника вблизи горизонтального разъема между
крышкой и корпусом. Вертикальную составляющую вибрации изме-
ряют на верхней части крышки подшипника над серединой его вкла-
дыша (рисунок 1).

Рисунок 1. Типичные контроль-
ные точки измерений вибрации
на корпусе подшипника



Допускается измерение вертикальной, горизонтальной и осевой
составляющих вибрации путем установки на верхнюю часть крышки
подшипника трехкомпонентного вибродатчика для измерений вибра-
ции во взаимно перпендикулярных направлениях, совпадающих с
главными осями агрегата.

Измерение вибрации при диагностировании подшипников каче-
ния производится на подшипниковых щитах в поперечном направле-
нии, желательно в нижней части щита, как показано на рисунке 2,а.

Рисунок 2. Направления и точки измерения вибрации электрической
машины при диагностировании механической (а) и электромагнит-
ной (б) систем

Точки и направления измерения сигнала вибрации при диагно-
стировании механических и электромагнитных дефектов электриче-
ских машин различны. На рисунке 2,б показаны основные точки из-
мерения сигнала вибрации на корпусе машины при вибродиагности-
ровании ее электрической асимметрии. В ряде случаев эти точки при
измерении поперечной составляющей вибрации могут совпадать с
точками измерения вибрации на подшипниковых щитах.

Нарушения гидродинамики потока, например кавитацию, во
многих случаях следует контролировать, измеряя сигнал вибрации на
корпусе в районе входного патрубка насоса.

4. МЕСТА УСТАНОВКИ ДАТЧИКОВ

Датчик следует закреплять так, чтобы его измерительная ось
совпадала с нужным при измерении направлением. Как правило, из-
мерительная ось перпендикулярна плоскости крепления датчика (его
рабочей поверхности). Цель измерения и анализа вибрации обычно



диктует расположение мест установки датчика на исследуемом объ-
екте (рисунок 3).

Рисунок 3. Рекомендуемые мес-
та установки датчика

В большинстве случаев целью измерений вибрации является
контроль условий работы вала и подшипника. Датчик следует уста-
навливать так, чтобы на его рабочую поверхность непосредственно
действовали механические колебания подшипника. Датчик 3 воспри-
нимает механические колебания подшипника при меньшем влиянии
вибрации, возбуждаемой другими узлами и деталями агрегата, по
сравнению с датчиком 4, который воспринимает преобразованные
при прохождении через разъемное соединение колебания подшипни-
ка и механические колебания, генерируемые другими узлами агрега-
та. Аналогично датчик 1 расположен более целесообразно с точки
зрения распространения механических колебаний, чем датчик 2. Из-
мерение вибрации на тонкостенных участках корпусов и крышек не-
допустимо.

5. ПРОГРАММНОЕ ОБЕСПЕЧЕНИЕ ВИБРОМОНИТОРИНГА

В настоящее время ряд зарубежных и отечественных фирм
(Bruel&Kjaer,DLI, CSI,Palomar,IRD, OnoSokky, Pruftechnik, TEC, Ви-
Конт,  Диамех и др.)  выпускают пакеты прикладных программ для
сбора, накопления и обработки данных по вибрации, которые доста-
точно сходны по идеологии взаимодействия со сборщиком данных,
но могут существенно различаться по составу программ, уровню сер-
виса и количеству выполняемых функций.

Для решения основных задач мониторинга и диагностики про-



граммное обеспечение должно содержать следующие функции.

5.1 Функция управления базой данных

Функция управления базой данных которая позволяет создавать
и управлять базой данных. Она должна содержать несколько иерар-
хически связанных (для быстроты доступа) уровней организации
хранения данных. Например, возможна трехуровневая организация
(рисунок 4):

Рисунок 4. Организация
базы данных

- станция (шахта, разрез, участок, объект контроля) – верхний уро-
вень иерархии, состоящий из групп агрегатов, объединенных по
физическому, функциональному, территориальному или другим
признакам;

- агрегат – средний уровень иерархии, состоящий из привода и ис-
полнительного механизма;

- точка – нижний уровень иерархии (контрольные точки на агрега-
те, где производятся измерения вибрации).
В базе данных должна также содержаться информация о пара-

метрах анализа вибрации, уровнях тревог и частотах неисправностей.

5.2 Функция создания и управления маршрутами обхода

Агрегаты группируются в удобную для обхода схему. В даль-
нейшем маршрут измерения может загружаться всборщик данных
для производства измерений(рисунок 5).



Рисунок 5. Функция создания и
управления маршрутами обхода
оборудования

Программа должна позволять пользователю любые изменения
(добавление, удаление, переупорядочение, и т.д.) для модифицирова-
ния соответствующих маршрутов.

5.3 Функция обмена данными между ЭВМ и сборщиком данных

Эта функция осуществляет обмен данными между ЭВМ и сбор-
щиком данных. Обычно, сначала всборщик данных оператор загру-
жает созданные в БД ЭВМ маршруты обхода измерительных точек и
различную дополнительную и служебную информацию. После про-
изводства измерений собранная информация, хранимая в сборщике
данных, разгружается в базу данных ЭВМ. Желательно, чтобы данная
программа позволяла использовать модем для передачи информации
от удаленных объектов по телефонной линии.

5.4 Функция визуализации данных измерения вибрации

Данная функция должна обеспечивать специалисту произволь-
ный выбор данных, собранных и хранящихся в БД ЭВМ, и вывод
этих данных в требуемом формате на дисплей или печать, а также
обеспечивать диагностические функции, позволяющие распознавать
техническое состояние агрегата по параметрам вибрации. Функция
визуализации данных измерения вибрации используется, когда необ-



ходимо исследовать временные и частотные характеристики вибро-
сигнала и тенденции их изменения. В частности должны обеспечи-
ваться:
- отображение формы сигнала по одной или нескольким точкам

измерений;
- отображение частотного спектра (по возможности и спектра оги-

бающей) по одной или нескольким точкам измерений;
- отображение кепстра по одной или нескольким точкам измере-

ний;
- по возможности отображение векторных диаграмм, орбит, час-

тотных характеристик, каскадных спектров и др.;
- сравнение сигналов;
- отображение тенденций изменения (трендов) измеренных пара-

метров;
- сигнализация при превышении текущей вибрацией установлен-

ных уровней тревог.
При этом должно обеспечиваться управление графикой, такое,

как масштабирование осей, выбор шкалы единиц– линейных или ло-
гарифмических и др.

5.5 Функция локализации измерительных точек с повышенной
вибрацией.

Эта функция позволяет оперативно получать информацию о
вибросостоянии измерительных точек всех агрегатов БД. Отчеты,
обеспечиваемые этой функцией в различных формах, указывают, на
каком из агрегатов вибрация превышает установленные уровни, на
каких агрегатах просрочены обследования и т.д.



Рисунок 6. Функция локализации точек

Она может обеспечивать различные методы для просмотра,
фильтрации, сортировки и печати данных, собранных во время изме-
рений, а полученная информация используется для определения ре-
зультатов, требующих дальнейшего анализа (рисунок 6). При этом
уменьшается общее число агрегатов, которые должны исследоваться.

5.6 Функция архивирования (истории поломок)

Эта функция служит для систематизации и архивирования до-
кументации и отчетов о состоянии и проводимых ремонтах агрегата в
процессе эксплуатации. Она должна обеспечивать хранение инфор-
мации о поставленном диагнозе (установленном дефекте агрегата) –
текущее состояние, описание дефекта, рекомендации, последовавшие
действия по устранению дефекта и их результаты, а также затраты на
устранение дефекта и ожидаемый экономический эффект.

В некоторых пакетах прикладных программ также автоматизи-
рованно создаются различные отчеты, сортирующие информацию по
влияющим факторам и группам для увеличения достоверности распо-
знавания состояния агрегата, эффективности ремонта и анализа за-
трат.

5.7 Функция вычислений частот дефектов

Эта функция позволяет определять специфические частотные



составляющие вибросигнала, являющиеся диагностическими призна-
ками потенциальных дефектов, например, подшипников качения,
зубчатых передач, электродвигателей и др., а также предполагаемые
комбинационные частотные составляющие (рисунок 7).

Рисунок 7. Интерфейс
специализированного
калькулятора

Такие модели частотных составляющих обычно могут наклады-
ваться на текущий спектр, что способствует быстрой идентификации
дефектов. Как правило, эта программа содержит данные о техниче-
ских и конструктивных характеристиках подшипников, электриче-
ских машин и т.д., позволяющие упростить процесс вычисления ха-
рактерных частот дефектов. Обычно также обеспечивается возмож-
ность взаимного преобразования параметров вибрации (виброускоре-
ния в виброскорость или виброперемещение и т.д.).

5.8 Функция графического редактирования

Такая функция позволяет создавать и отображать схемы агрега-
тов, которые необходимы для идентификации размещения контроль-
ных точек измерений. Обычно эти схемы рассматриваются при ана-
лизе результатов измерения вибрации.

Другими важнейшими задачами могут быть описание и унифи-
кация узлов при построении схемы агрегата для целей автоматизиро-
ванной диагностики.



5.9 Сервисные функции для ремонта агрегата

Обычно программное обеспечение предоставляет возможности
балансировки роторов и центровки валопровода агрегата. Программа
балансировки, как правило, обеспечивает балансировку роторов с
учетом взаимного влияния плоскостей коррекции с различным чис-
лом плоскостей коррекции и при различной частоте вращения ротора.
При балансировке требуется измерение амплитуды и фазы вибрации
(рисунок 8).

Рисунок 8. Допустимые нормы дисбаланса для различных классов
оборудования

Программа центровки агрегата позволяет вычислять требуемые
смещения для правильной состыковки нескольких узлов агрегата од-
новременно. При этом обычно учитывается влияния температуры на
линейные расширения опор.

5.10 Функция автоматизированной диагностики

Такая функция обеспечивает сканирование собранных в базе
данных, распознавание состояния оборудования, извлечение обору-
дования с признаками «тревожного» состояния, анализ и перечень
предполагаемых развивающихся или развитых дефектов и соответст-
вующих решающих правил. Другими словами, при работе такой про-



граммы сканируется файл с измерительной информацией, содержа-
щий данные об агрегатах и вибрации, выбираются агрегаты с повы-
шенной вибрацией, анализируется и диагностируется их состояние,
предоставляется перечень вероятных дефектов. Обычно диагностиче-
ский отчет может генерироваться для выбранного агрегата, маршру-
та, станции (установки) или всех агрегатов базы данных. Отчет может
состоять из графиков, распечатки извлеченных особенностей, распе-
чатки диагностических данных и т.д.



Лекция 8. АНАЛИЗ СОВРЕМЕННЫХ МЕТОДОВ
ВИБРАЦИОННОЙ ДИАГНОСТИКИ
СЛОЖНЫХ СИСТЕМ

Вибрация (колебания с относительно малой амплитудой и не слишком низкой
частотой) – типичное явление для любого оборудования, содержащего движущиеся
элементы конструкции. Она возникает из-за ряда свойств, которые являются естест-
венным следствием изготовления элементов оборудования и характеристик материа-
лов. При увеличении вибрации эти свойства могут развиваться в серьезные дефекты.
В свою очередь развитие дефекта в оборудовании приводит к изменению характери-
стик вибрации. Увеличение вибрации выше определенного уровня может привести к
разрушению элементов оборудования или характеризовать разрушение. Таким обра-
зом, вибрация служит как причиной развития дефектов, так и их индикатором.

Вибрационная диагностика – один из методов неразрушающего контроля –
наука о причинах возникновения вибрации и методах ее устранения. Вибродиагности-
ка применяется для контроля текущего состояния оборудования, выявления возмож-
ных дефектов, оценки остаточного ресурса, определения сороков и объемов ремонт-
ных работ. При этом измерения происходят на работающем оборудовании, что суще-
ственно повышает эффективность использования данного метода. Анализ отечествен-
ного и зарубежного опыта контроля технического состояния систем с вращательным
движением силовых узлов показывает, что для обнаружения возможных отказов наи-
более эффективен (до 77%) контроль состояния оборудования именно по вибропара-
метрам. На рисунке 1 показана диаграмма применения аппарата вибрационной диаг-
ностики на различных этапах жизненного цикла машинного оборудования.

Рисунок 1. Области применения вибрационной диагностики на различных эта-
пах жизненного цикла машинного оборудования

Экономическая целесообразность применения методов вибрационной диагно-
стики в различных отраслях техники обусловлена множеством причин: снижением
вероятности непредвиденных аварий с катастрофическими последствиями; ликвида-
цией или уменьшением количества переборок, сокращающих ресурс оборудования;
снижением стоимости техобслуживания и ремонта; экономией запасных частей и го-



рюче-смазочных материалов. При этом потери, связанные с простоем производства и
затратами на восстановление поврежденного оборудования, многократно превосходят
расходы на приобретение, установку и применение средств вибрационного монито-
ринга.

Большое количество работ, посвященных вопросам определения экономиче-
ской эффективности внедрения и использования методов вибрационной диагностики,
– лучшее тому подтверждение.

Так, сравнительный анализ различных методов обслуживания роторного обо-
рудования, по данным Ассоциации Открытых Систем Управления Информацией о
Состоянии Машин «MIMOSA», показал, что удельные затраты на техобслуживание в
энергетическом секторе США составили в 1998 году на единицу мощности (л.с. – ло-
шадиную силу) соответственно
- $18 на 1 л.с. – при аварийном обслуживании оборудования,
- $13 на 1 л.с. – при обслуживании по регламенту,
- $9 на 1 л.с. – при обслуживании по техническому состоянию,
- $6 на 1 л.с. – при активном обслуживании.

Таким образом, правильное внедрение методов и средств вибрационной диаг-
ностики позволяет, при переходе от аварийного обслуживания на обслуживание по
техническому состоянию, снизить затраты на техобслуживание оборудования более
чем в 2 раза.

На сегодняшний день существует большое количество различных видов заме-
ров параметров механических колебаний, позволяющих оценивать состояние самого
разнообразного оборудования. В зависимости от решаемых задач могут меняться на-
стройки замеров – единицы представления, полосы частот, время измерения, тип и ко-
личество усреднений, однако, сами замеры остаются практически неизменными.

Для извлечения полезной информации о дефектах и степени их опасности ис-
пользуются современные математические методы анализа случайных процессов и
идентификации систем: исследование максимальных и минимальных величин вибра-
ции (анализ ПИК-фактора, метод ударных импульсов, анализ огибающей), спектраль-
ный анализ на основе быстрого преобразования Фурье, кепстральный анализ сигна-
лов, преобразование сигналов с использованием непрерывных и импульсных вейвле-
тов и т.п. Рассмотрим более подробно некоторые из них.

1. Синхронное накопление
Идея метода заключается в том, что при суммировании временных реализаций

сигналов на периодах детерминированной (например, оборотной частоты ротора) со-
ставляющей процесса амплитуда детерминированной составляющей растет пропор-
ционально числу усреднений n, в то время как уровень случайной составляющей виб-
рации остается прежним. Таким образом, отношение сигнал/помеха на выходе син-
хронного накопителя в n раз превышает то же отношение на входе устройства (рису-
нок 2).



Рисунок 2. Принцип выделения
периодических компонент сиг-
нала

2. Временной сигнал
Данные временного сигнала всегда представляли огромный интерес для спе-

циалистов, занимающихся вибрационной диагностикой. Прежде всего, это вызвано
тем, что все типы замеров вибрации являются различными преобразованиями именно
временного сигнала. Физический смысл замера максимально прост – это колебания,
совершаемые во времени, в точке проведения измерений. При вычислении пик-
фактора, эксцесса и т.д. мы используем временной сигнал; спектр виброускорения,
виброскорости, огибающей – все это преобразования временного сигнала, призванные
отфильтровать и максимально упростить интерпретацию колебаний в точке проведе-
ния измерений. Более того, временной сигнал виброускорения (при условии использо-
вания пъезоакселерометров) практически избавлен от «паразитных» частот, появляю-
щихся при дальнейшей математической обработке сигнала.

Рисунок 3. Временной
сигнал и спектр под-
шипника сзарож-
дающимся дефектом

Несмотря на все указанные достоинства в настоящее время временной сигнал



при диагностике, особенно диагностике подшипников качения, применяется доста-
точно редко. Связано это, в первую очередь, со сложностью выделения и идентифика-
ции подшипниковых составляющих из-за переизбытка неинформативных составляю-
щих в сигнале. На рисунке 3 представлен типичный временной сигнал подшипника с
зарождающимся дефектом.

Область использования временного сигнала при диагностике подшипников
сильно ограничена. Наилучший результат достигается в тех случаях, когда другие ме-
тоды малоинформативны или неприменимы, например, при диагностике тихоходных
подшипников и редукторов.

3. Спектр
Спектр вибрации – это совокупность соответствующих гармонических состав-

ляющих величины, характеризующей вибрацию, в которой амплитудные значения
расположены в порядке возрастания номеров гармонических составляющих.

Частотный анализ механических колебаний машин и механизмов позволяет об-
наружить ряд выраженных частотных составляющих периодического характера, не-
посредственно связанных с основными движениями отдельных узлов и деталей ис-
следуемой машины или механизма, что позволяет обнаруживать отдельные источники
механических колебаний.

Рисунок4. Каскадный
спектр

Динамическая спектрограмма, называемая также каскадным спектром
(рисунок 4), позволяет получить представление об изменении не только возму-
щающих сил, но и амплитудно-частотной характеристики механической систе-
мы на переходных режимах: при пуске агрегата (при возрастании частоты вра-
щения ротора) или в режиме выбега (при уменьшении частоты вращения).

4. Кепстр
Агрегаты с вращающимся ротором в большинстве случаев имеют поли-

гармонический спектр возбуждения колебаний. Например, при некоторых де-
фектах зубчатого зацепления или подшипников качения иногда характерно
присутствие десятков гармоник основных частот возбуждения. При решении
задач вибродиагностики роторных агрегатов с широким спектром возбуждения
колебаний информативной характеристикой может оказаться кепстр (анаграм-
ма слова спектр).



Существуют различные способы определения кепстра: квадрат косину-
соидальной или синусоидальной составляющих Фурье-преобразования лога-
рифмического спектра либо сумма квадратов косинусоидальной и синусои-
дальной составляющих Фурье-преобразования. Наибольшей помехоустойчиво-
стью обладает кепстр, определяемый как косинусоидальная составляющая пре-
образования Фурье логарифмического спектра (псевдокорреляция).

В качестве диагностических признаков используются амплитуды кепст-
ральных составляющих, иначе рахмоник (анаграмма термина гармоника), для
временного отсчета – сачтота (анаграмма термина частота), соответствующая
периоду частоты возбуждения.

Кепстральный анализ используется для идентификации серий гармоник и
(или) боковых частот спектров для оценки их относительной мощности. Не
вдаваясь в подробности математического преобразования, можно сказать, что
кепстр мощности является как бы результатом частотного анализа результатов
частотного анализа.

Серия импульсов во временной области (временном сигнале) отобража-
ется в частотной области (спектре) в виде дискретной составляющей (линии
спектра) на частоте повторения импульсов и ее гармониках в соответствии с
формой исходных импульсов. Подобно этому серия «периодических» дискрет-
ных составляющих частотного спектра отображается в кепстре в виде дискрет-
ной линии (серии дискретных линий). Вдоль оси абсцисс кепстра откладывают
единицы времени в секундах или Гц-1, а положение первой линии соответству-
ет обратной величине просвета боковых полос или гармоник преобразуемого
спектра.

Рисунок 5. Спектр и кепстр
мультипликатора с изношенной
зубчатой парой

На рисунке 5 приведены спектр и кепстр вибрации, измеренной на муль-
типликаторе, имеющем дефекты зубчатой пары. Анализируя спектр, показан-
ный в верхней части рисунка 5, содержащий множество частотных составляю-



щих, сложно определить, что он содержит две серии гармоник, свидетельст-
вующих о наличии двух отдельных дефектов. В то же время кепстр, соответст-
вующий этому спектру (внизу) и содержащий две преобладающие составляю-
щие, позволяет легко определить наличие групп гармоник и (или) боковых час-
тот, соответствующих этим составляющим, с частотами 49,6 Гц (сачтота 20,16
мс) и 121,5 Гц (сачтота 8,23 мс) соответственно.

Однако наличие составляющей на сачтоте 20,16 мс (49,6 Гц – fr1, частота
вращения ведущей шестерни) говорит о том, что она связана с высокочастот-
ными составляющими сигнала и соответствующими дефектами. Из этого мож-
но заключить, что шестерня, вращающаяся на частоте 49,6 Гц (fr1), может иметь
зарождающийся дефект, в то время как вал, вращающийся с частотой fr2 =121,5
Гц (частота вращения ведомой шестерни), вероятно, имеет неуравновешенность
ротора или другой развитый дефект, проявляющийся в области средних частот.

Наконец, кепстральный анализ в значительной степени нечувствителен к
изменениям фазы исследуемых сигналов и к особенностям путей распростра-
нения механических колебаний. Например, кепстры механических колебаний
одинаковых зубчатых передач, находящихся в различных агрегатах с одинако-
вой частотой вращения ротора, практически идентичны по сачтотному составу.

5. Выделение огибающей
Выделение огибающей производится либо с помощью специальных элек-

тронных устройств – амплитудных или фазовых детекторов, либо с помощью
преобразования Гилбертав цифровых виброанализаторах. При выделении оги-
бающей временной сигнал фильтруется с помощью полосового фильтра в об-
ласти частоты, с которой связано появление диагностических признаков дефек-
та. Такими составляющими вибрационного сигнала могут быть частоты зубча-
той передачи или зубчатой муфты, частоты возбуждения подшипника качения,
лопаточные частоты насоса, компрессора или турбины, пазовые частоты элек-
трических машин, а также случайная вибрация при кавитации и газодинамиче-
ских процессах и др.

Фильтрация, проводящаяся на первом этапе обработки вибрационного
сигнала при выделении огибающей, оставляет только высокочастотный сигнал
(рисунок 6), например, содержащий возбужденные импульсами колебания кор-
пуса подшипника с отсутствием почти всех паразитных составляющих. Выход-
ной сигнал похож на исходные импульсы подшипника, но что более важно, он
дает возможность восстановления частоты повторения этих импульсов. Путем
частотного (спектрального) анализа можно точно определить частоту повторе-
ния импульсов. Период повторения импульсов может быть сопоставлен с одной
из частот дефектов подшипника и идентифицирован.



Рисунок 6. Принцип выделения и анализа огибающих
На основании многолетнего опыта работ и статистики, накопленной оте-

чественными специалистами, были определены значения пороговых уровней
состояния подшипников по шкале (Слабый дефект– Средний дефект–
Сильный дефект). В таблице 1 приведены значения рекомендуемых порого-
вых уровней состояния подшипников.
Таблица 1. Рекомендуемые пороговые уровни состояния подшипников

Вид дефекта Влияние на работу подшипника Глубина
модуляции (dB)

Слабый Не влияет на работу 10

Средний Сокращает остаточный ресурс 20

Сильный Возможен аварийный выход из строя 30

Среди заявленных достоинств метода диагностики по спектру оги-
бающей –чувствительность, высокая достоверность определения вида и вели-
чины каждого из дефектов, возможность постановки диагноза и выполне-
ния прогноза по однократным измерениям вибрации. В настоящее время
метод реализован во многих отечественных и зарубежных виброизмери-



тельных приборах и получил широкое распространение среди специали-
стов, занимающихся вибрационной диагностикой.

Очевидным недостатком метода является необходимость использо-
вания дополнительной информации – частоты вращения и геометрических
размеров диагностируемого подшипника, что существенно сужает возмож-
ность использования данного метода во время «полевой» экспресс-
диагностики.

6. Эксцесс
Попытки использования статистического анализа в диагностике , в

частности для вибродиагностики подшипников качения , начали появ-
ляться еще в 60-е годы. На сегодняшний день на практике обычно ис-
пользуются лишь некоторые методы одномерного статистического ана-
лиза вибрации. Это связано, прежде всего, со спецификой вибрацион-
ных данных, ведь закон распределения суммы нескольких составляю-
щих стационарной вибрации, как правило, мало отличается от нор-
мального, а вибрация любого оборудования практически всегда содер-
жит несколько компонент разной природы. Поэтому более важной за-
дачей становится количественная оценка отличия реального распреде-
ления от нормального. Как правило , такая оценка производится по че-
тырем основным параметрам – математическому ожиданию, дисперсии,
асимметрии и эксцессу. Проведенные при поддержке военно-морского
ведомства Великобритании исследования показали, что наиболее ин-
формативным методом статистического анализа для решения задач
вибрационной диагностики подшипников качения является эксцесс.

В математической статистике, эксцесс – четвертый центральный
момент, характеризующий «крутость» или «остро/плосковершинность»
распределения. Наиболее употребительная мера эксцесса – коэффици-
ент эксцесса, определяемый формулой

4
2 4 3m
g = -

s ,
где m4 – четвертый центральный момент, σ2 – дисперсия распределе-
ния. В вибрационной диагностике широкое распространение получил
эксцесс, вычисляемый по формуле

.
На сегодняшний день наибольшее распространение получил алго-

ритм диагностики по эксцессу, реализованный в виброанализаторах
фирмы «ДИАМЕХ». Для оценки состояния подшипника рассчитывают-
ся эксцесс НЧ (низкочастотный) и эксцесс ВЧ (высокочастотный). Ди-
агностика происходит по алгоритму, рассматривающему соотношение
между эксцессом НЧ и эксцессом ВЧ.



Рисунок 7.Изменение значе-
нияэксцесса на разных ста-
дияхразвития дефекта

На рисунке 7 проиллюстрирован этот алгоритм диагностики и показа-
ны этапы развития дефекта подшипника и соответствующие изменения зна-
чения эксцесса в разных частотных полосах, отражающие состояние под-
шипника.

Метод диагностики по эксцессу обладает рядом преимуществ: он не чув-
ствителен к изменениям скорости вращения вала и нагрузки, не требует знаний
геометрии подшипника.

К недостаткам метода можно отнести невозможность определения типа
дефекта и длительность получения измерительной информации, поскольку
достоверность получаемого результата пропорциональна N0,25. Кроме того,
диагностика по эксцессу малоприменима на тихоходных агрегатах (частота
вращения менее 300 об/мин), а также в редукторах, мультипликаторах и меха-
низмах с ударными воздействиями.

7. Пик-фактор
Пик-фактор – отношение пикового значения вибрации к среднеквадра-

тическому значению – классический пример метода периодической диагно-
стики. Существует множество модификаций данного метода (например, крест-
фактор), которые сравнивают различные параметры сигнала, однако, меха-
низм диагностики для них практически одинаков. Рост значения пик-фактора,
превышающий некоторый пороговый уровень, свидетельствует о возникнове-
нии единичных ударных импульсов (например, ударение тел качения о рако-
вину на внутреннем или внешнем кольце подшипника), а последующее сни-
жение этого параметра, говорит о появлении большого количества ударных
импульсов, опасных для дальнейшей эксплуатации подшипника.

Существенный недостаток метода – необходимость использования ап-
риорной информации, т.е. при диагностике с использованием пик-фактора не-
достаточно иметь данные последнего (текущего) измерения, а важно знать все
предыдущие значения для оценки изменения параметра во времени.

Метод диагностики по пик-фактору может быть использован в рамках
периодического мониторинга, как отличный индикатор возникающих микро-
ударов. Простота его программной и аппаратной реализаций делают его ши-



рокодоступным, однако, для комплексной оценки текущего состояния под-
шипника и прогноза остаточного ресурса должны дополнительно использо-
ваться другие методы диагностики.

Метод ударных импульсов, разработанный шведской фирмой SPM, по
своей методологии в части измерительной процедуры аналогичен вышеопи-
санному методу, но в методологии оценки технического состояния сущест-
венно отличается от него.

При оценке технического состояния по методу SPM отдельно анализи-
руются низко- и высокоэнергетические ударные импульсы, формирующиеся в
подшипнике качения (рисунок 8).

Низкоэнергетические ударные импульсы, генерируемые подшипником,
являются часто повторяющимися, в отличие от высокоэнергетических им-
пульсов, которые имеют, как правило, большую скважность. Для каждого ти-
па импульсов определяется среднее квадратическое значение (СКЗ) виброу-
скорения в логарифмических единицах dB, а оценка технического состояния
производится на основе сравнения СКЗ уровня низкоэнергетических ударных
импульсов (HR) и разницы СКЗ (Delta) уровня высокоэнергетических (LR) и
низкоэнергетических (HR) импульсов (рисунок8).

Если значения HR и Delta лежат в области A, то состояние подшипника
качения оценивается как хорошее. Область B оценивает состояние как изме-
ненное вследствие плохой смазки, а область C – измененное состояние под-
шипника из-за возникших на контактирующих поверхностях дефектов. И, на-
конец, если результаты измерения виброускорения на резонансной частоте ак-
селерометра попадают в область D, то это признак того, что подшипник имеет
серьезные повреждения и требуется его замена.
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Рисунок 8. Оценка со-
стояния подшипника ка-
чения по методу SPM

Помимо этого, СКЗ уровня низкоэнергетических ударных импульсов
(HR) характеризует, по мнению разработчиков метода, качество смазки под-
шипника: чем выше HR, тем хуже условия смазки. Фирма SPM ввела количест-
венную оценку качества смазки подшипников качения – так называемое сма-
зочное число (LUB), которое изменяется от 1 (граничные условия смазки, прак-
тически сухое трение) до 10 (идеальные условия смазки).

8. Вейвлет-анализ



Появившийся в конце 20 века вейвлет-анализ с самого начала был ори-
ентирован на локализацию разномасштабных деталей в сигналах, полученных
при сейсморазведке нефти.

Вейвлет-анализ относится к многомасштабному анализу, суть которого
состоит в том, чтобы взглянуть на сигнал сначала под микроскопом, потом –
через лупу, потом отойти на пару шагов, потом посмотреть издалека. Такой
подход позволяет выделять локальные особенности сигнала и классифициро-
вать их по интенсивности. Например, в обработке изображений широко распро-
странена многомасштабная локализация резких границ (multiscale edge
detection). Очень резкие перепады яркости заметны и на малых, и на больших
масштабах. Также этот подход делает видимым динамику изменения сигнала в
зависимости от масштаба, то есть появляется возможность оценить влияние
мелкомасштабных деталей на крупномасштабную картину. Выросшую из этого
технику теперь называют непрерывным вейвлет-анализом, который наряду с
классическим спектральным анализом находит применение в вибродиагности-
ке.

Рисунок 9. Вейвлет и
спектр сигнала вибрации
для нормального (предде-
фектного) состояния зуб-
чатой пары

В работах классиков вейвлет-анализа доказано, что непрерывный вейв-
лет-анализ имеет некоторые преимущества перед Фурье-анализом:
- отсутствует паразитная амплитудная модуляция спектра;
- бóльший объем выдаваемой информации;
- возможность изменения спектрального разрешения за счет варьирования

частоты вейвлета;
- если производить расчет вейвлет-преобразования по небольшому числу



точек, то вычисления требуют значительно меньше времени, чем преобра-
зование Фурье.

Программная реализация вейвлет-анализа нашла применение вПО «АТ-
ЛАНТ» ПВФ Вибро-Центр (Россия), а пример реализации вейвлет-анализа при-
веден на рисунке 9.

9. Сравнительный анализ различных методов диагностики
Анализ основных методов вибрационной диагностики, существующих

ограничений по их применению, достоинств и недостатков показал, что на се-
годняшний день не существует какого-то одного метода, который мог бы оди-
наково успешно использоваться в рамках экспресс-диагностики и при периоди-
ческом мониторинге не зависимо от вида оборудования, условий его эксплуа-
тации и частоты вращения ротора, обладать достаточной помехозащищенно-
стью и позволять идентифицировать вид дефекта. Так, замер эксцесса, крайне
информативный при экспресс-диагностике, реализован далеко не во всех при-
борах, подвержен помехам и уступает спектральным методам при периодиче-
ском мониторинге. В свою очередь спектральные методы «подвержены» ошиб-
кам II рода (принятие заведомо ложной гипотезы).

Кроме того, многие методы имеют ограничения на область применения.
Существенно затрудняют диагностику низкая частота вращения, ударные на-
грузки, источники случайной высокочастотной вибрации. Таким образом, каж-
дый из рассмотренных ранее методов имеет существенные ограничения и мо-
жет быть использован лишь в небольшом количестве случаев (на определенной
стадии развития дефекта или на конкретном оборудовании). Поэтому для эф-
фективной оценки текущего состояния сложных механических систем необхо-
димо использовать одновременно несколько различных методов, на основании
которых впоследствии могут быть рассчитаны диагностические критерии.

Другая проблема, возникающая при диагностике, — необходимость ис-
пользования дополнительных априорных данных (частота вращения, конструк-
тивные характеристики и т.д.). Если частота вращения может быть примерно
определена, то, например геометрические размеры подшипника, как правило,
неизвестны. Поэтому при построении диагностических критериев использова-
ние априорной информации должно быть сведено к минимуму.

Любые параметры вибрации или типы замеров, полученные на работаю-
щем агрегате, содержат диагностическую информацию, характеризующую со-
стояние одновременно нескольких узлов машины. Поэтому при решении зада-
чи оценки состояния отдельных узлов по параметрам вибрации необходимо ис-
ключать из рассмотрения составляющие иной природы. На сегодняшний день
алгоритмы подобной фильтрации отсутствуют, поэтому при анализе виброаку-
стических сигналов необходимо оценивать возможное влияние на характер и
величину механических колебаний сил различной природы от различных ис-
точников (вала, рабочего колеса, муфты и т.д.).

Для наглядной иллюстрации была проведена классификация рассмотрен-
ных выше методов по таким критериям как распространенность аппаратной
реализации, пригодность для экспресс-анализа и периодического мониторинга,



помехозащищенность, необходимость использования априорных данных, об-
ласти применения и т.д. Ниже, в таблице 2, по пятибалльной шкале (5 – макси-
мальная оценка, прочерк – отсутствие возможности) приведены сравнительные
оценки «общедоступных» методов диагностики по указанным выше критериям.
Таблица 2 Сравнительные характеристики различных методов

диагностики
Метод диагностики
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Аппаратная реализация 2 3 4 1 3 2 4 1

Необходимость обучения 2 5 4 5 4 1 2 5

Экспресс – анализ
(по одному измерению) - - 4 4 3 5 22 5

Периодический мониторинг - 3 5 5 3 4 4 3

Идентификация дефекта - 2 5 5 5 - - 5

Оценка состояния смазки - - 3 3 33 - 54 -

Необходимость использования допол-
нительных данных - 3 4 4 5 - - 4

Помехозащищенность 4 4 4 4 3 3 4 4

Ограничения
на использование - - -5 -4 - -6 - -

Подводя итоги сказанному, сформулируем основные требования к диаг-
ностике сложных систем. Во-первых, необходимо получить универсальную
оценку технического состояния на основании комплексного использования
различных параметров и критериев. При этом количество априорных данных
должно быть сведено к минимуму, а влияние различных факторов, искажаю-
щих диагностическую информацию – устранено.

С другой стороны, оценка состояния сложных систем одновременно по
нескольким диагностическим критериям – достаточно трудоемкая задача. Го-
раздо проще и эффективнее применять математические модели диагно-
стики в одномерном пространстве признаков. Таким образом, при диагно-

2 при наличии соответствующей статистики
3 в рамках мониторинга технического состояния
4 для приборов с реализацией SPM-метода
5 ограничение по частоте
6 для зубчатых передач



стике для исключения «человеческого фактора» целесообразно использовать
единичный критерий, сформированный «наилучшим» образом из N-мерного,
где N – количество используемых диагностических критериев. При этом не-
обходимо, на основании полученных данных, предложить адекватную
модель, описывающую развитие дефекта, и математический аппарат, оцени-
вающий с заданной точностью текущее состояние диагностируемого узла.

Кроме этого, с учетом требований современного производства для раз-
личных форм организации технического обслуживания и ремонта на предпри-
ятии в рамках создаваемой системы необходимо выполнять прогнозирование,
оценивать остаточный ресурс и планировать оптимальным образом ремонтные
мероприятия. Для этого при диагностике должны быть решены задачи выде-
ления тренда из зашумленных данных и построения различного рода прогно-
зов.



Лекция 9. ДИАГНОСТИЧЕСКИЕ МОДЕЛИ УЗЛОВ И МАШИН

Особенности построения вибродиагностической модели конкретных ма-
шин или их узлов в значительной степени определяются назначением тех сис-
тем аварийной защиты, мониторинга и диагностики, в которых они использу-
ются. В системах вибрационного мониторинга используются достаточно про-
стые модели, рассчитанные на контроль и краткосрочный прогноз вибрацион-
ного состояния машины в целом. В экспертных системах диагностики, рассчи-
танных на определение причин роста контролируемой вибрации, используются
более сложные диагностические модели. Еще сложнее диагностические модели
в системах превентивной поузловой диагностики объектов, в значительной сте-
пени зависящей от количества обнаруживаемых дефектов, глубины диагности-
рования и необходимости долгосрочного прогноза технического состояния от-
дельных узлов или машины в целом. Кроме того, диагностическая модель зави-
сит от того, принимается ли решение о состоянии контролируемого объекта по
одному или нескольким измерениям, а также от вида используемой виброизме-
рительной и анализирующей аппаратуры.

Несмотря на особенности построения каждой конкретной диагностиче-
ской модели определенной машины или ее узла, существует ряд общих подхо-
дов и процедур, используемых в процессе создания и отработки таких моделей.

7.1 Общая последовательность процедур при построении диагностической
модели

Для построения диагностической модели любого узла, машины или обо-
рудования, как правило, необходимо:
- выявить типовые дефекты, от которых зависит ресурс узла или машины, на

основе анализа статистики отказов;
- провести анализ функционирования машины (или узла) с оценкой типовой

природы формирования возмущающих сил и возбуждения вибрации и шума;
- оценить влияние дефектов на параметры вибрации или акустического шума

и выбрать наиболее информативные из таких параметров;
- оценить влияние условий и режимов работы машины на те же параметры и

выбрать такие параметры, которые в значительной степени зависят от де-
фектов и слабо от режимов и условий работы;

- выбрать оптимальную совокупность диагностических параметров для кон-
троля развития всех типовых дефектов, определяющих ресурс диагности-
руемого узла или машины в целом. При этом желательно, чтобы каждый из
выбранной совокупности параметров был чувствителен к появлению пре-
имущественно одного вида дефекта;

- определить законы распределения значений выбранных диагностических
параметров для каждого вида дефекта по множеству однотипных узлов или
по множеству ретроспективных измерений параметров одного и того же уз-
ла в процессе эксплуатации машины;



- оценить пороговые значения диагностических параметров для каждого вида
дефекта.

При построении диагностических моделей машин и оборудования, ис-
пользуемых в различных отраслях промышленности, часто возникают сложно-
сти, связанные с постоянной модификацией однотипных машин и оборудова-
ния, затрудняющей построение диагностических моделей по группе одинако-
вых машин. Это относится прежде всего к сложным силовым агрегатам, таким
как авиационные и судовые газотурбинные двигатели, паровые турбины, круп-
ные электрические машины и другие. Для построения диагностических моде-
лей по ретроспективным данным измерения вибрации и шума конкретной ма-
шины требуется длительный срок (до одного года), в течение которого эти дан-
ные накапливаются.

Наиболее общим подходом является построение моделей для однотипных
узлов, имеющих одинаковую природу образования возмущающих (вынуждаю-
щих) сил.

Рассмотрим, в качестве примера, построение диагностической модели ра-
боты ротора газовой турбины компрессора синтез-газа на КАО «АЗОТ».

Структурная схема формирования диагностической модели может быть
представлена в виде последовательно соединенных динамических звеньев,
имеющих несколько входов (рисунок 1).

Рисунок 1. Структурная схема формирования диагностической модели

Результаты вибрационного обследования, выполненные на опорном под-
шипнике первой ступени компрессора, приведены на рисунке 2, а годограф
движения центра масс на рисунке 3а.

Рисунок 2. Радиальные значения виброскорости, синхронно измеренные на
опорном подшипнике первой ступени компрессора синтез-газа



а б

Рисунок 3. Оценка годографа движения центра масс ротора первой ступени
компрессора синтез-газа (а)и скелетная кривая движения центра масс (б)

На основе анализа полученных результатов была синтезирована модель
вибрационной активности ротора первой ступени, структурная схема которой
приведена на рисунке 4, из анализа которой следует, что в модели как бы при-
сутствует «ложная опора», при этом скелетная кривая, описываемая центром
масс ротора, очень хорошо укладывается в реальные результаты (рисунок 3б).

8( )x t

mM nM

mJ nJ

)(0 tf

8( )f t

D2 ×

mM

mJ

nM

nJ

)(0 tf

'
8( )f t

''
8 ( )f t

1

1S

2S

Рисунок 4. Структурная схема виброактивности ротора первой ступени ком-
прессора синтез-газа



Возникновение «ложной опоры» может быть объяснено только наруше-
нием посадки рабочего колеса на вал ротора компрессора синтез-газа. Модели-
рование напряжений, возникающих в этой ситуации, показало, что напряжения
по своей величине превышают предел выносливости металла, из которого было
изготовлено рабочее колесо (рисунок 5а), что и привело, в последствие, к его
разрушению (рисунок 5б).

а б
Рисунок 5. Напряжения в рабочем колесе (а)и характер его излома (б)

7.2 Прогнозирование изменения технического состояния агрегатов по
параметрам механических колебаний

Методы оценки и прогнозирования ресурса оборудования делят на четыре
группы: детерминированные, экспертные, физико-статистические и фактографиче-
ские.

В детерминированных методах используют аналитические зависимости, свя-
зывающие время до отказа объекта с характеристиками эксплуатационных нагру-
зок и параметрами физико-химических процессов. Однако эти методы не учиты-
вают случайный характер нагрузок и изменений в материалах.

Экспертные методы предполагают наличие квалифицированных специали-
стов разных профилей, проводящих экспертизу.

Физико-статистические методы при оценке ресурса учитывают как влияние
разнообразных физико-химических факторов, способствующих развитию деграда-
ционных процессов, так и действующих эксплуатационных нагрузок.

Из известных фактографических методов, базирующихся на данных об объ-
екте прогнозирования и его прошлом развитии, для прогнозирования остаточного
ресурса оборудования в основном используются две группы методов:
- статистические, основанные на статистической обработке данных об отказах и

ресурсах аналогов;
- экстраполяционные, основанные на анализе тренда параметров технического

состояния диагностируемого оборудования.
Математическая модель оценки фактического состояния объекта строится

на основе следующих условий и допущений.
Имеющаяся на данный момент совокупность технических параметров (обра-

зующих пространство технических параметров) объекта зависит:



- от начального состояния объекта;
- от режима функционирования объекта;
- от истории условий эксплуатации;
- от режимов работы.

Под условиями эксплуатации в данном случае следует понимать рабочие на-
грузки, систематические и случайные факторы внешних воздействий и т.п.

Под режимом работы объекта подразумевается развертка во времени набора
технических и технологических процессов, каждый из которых характеризуется
совокупностью рабочих параметров.

Изменение технических параметров объекта можно описать уравнением со-
стояния, которое может задаваться эволюционным или дифференциальным
уравнением – детерминированным или стохастическим в зависимости от вхо-
дящих в правую часть величин

( ) ( ) [ ]{ }00 ,, ,t tx t F x t u K= . (1)

О совокупности технических параметров объекта можно судить по ре-
зультатам прямых или косвенных измерений диагностических характеристик,
совокупность которых зависит от фактического состояния объекта на момент
проведения измерений и условий, в которых они проводились. Уравнение из-
мерений имеет в силу своей природы стохастический характер

( ) ( ) ( ),y t G x t u t= é ùë û . (2)

По полученной совокупности измерений строится оценка истинных зна-
чений технических параметров объекта. Этот процесс можно описать детерми-
нированным уравнением оценок

( ) ( )x̂ t Hy t= . (3)

Далее оценивается фактическое состояние объекта (вектор в пространстве
состояний), о котором судят по совокупности оценок истинных значений тех-
нических параметров объекта, полученных в данных условиях

( ) ( ) ( )ˆ ,t x t u tF = Yé ùë û . (4)

В этом случае остаточный ресурс объекта рассчитывается по построенной
математической модели и определяется совокупностью оценок технических па-
раметров объекта, уравнением состояния, условиями эксплуатации, фактиче-
ским состоянием объекта и совокупностью предельных технических парамет-
ров

( ) ( ) ( ) ( )ˆ, , , ,R t W t x t u t x t= Fé ùë û . (5)

В уравнениях (1)…(5) приняты следующие обозначения:
x(t) – вектор технических (диагностических) параметров;
u(t) – условия эксплуатации объекта в текущий момент времени;
[ ]0 ,t tu  – условия эксплуатации объекта на промежутке времени [t0, t];



K – вектор, характеризующий режим работы объекта;
y(t) – результаты диагностических измерений;
( )x̂ t  – оценка вектора технического состояния;

Ф(t) – оценка фактического состояния объекта в момент времени t;
R(t) – оценка остаточного ресурса в момент времени t;
x  – предельные значения технических параметров.

При этом за t0 в уравнении (1) должен приниматься момент начала экс-
плуатации объекта, а при определении остаточного ресурса – момент оценки
технического состояния объекта.

Поскольку результаты диагностических измерений являются случайными
величинами, то описанную модель нельзя считать полностью детерминирован-
ной, поэтому необходимо использовать статистические закономерности изме-
рений и их стохастические связи с показателями фактического состояния объ-
екта диагностики. По сути, оценка истинных значений технических параметров
в соответствии с уравнением (3) является задачей распознавания состояния, в
котором находится объект диагностики, для решения которой может быть при-
менен вероятностный подход.

Если по параметру технического состояния нет ретроспективных данных, то
рекомендуется накапливать и обрабатывать данные по аналогам.

В рамках планово-предупредительных ремонтов сроки эксплуатации и
межремонтный период строго регламентированы, и перед специалистом, вы-
полняющим диагностику, ставится лишь один вопрос: проработает ли диагно-
стируемая система до очередного ремонта или нужны незамедлительный оста-
нов и замена. В этом случае прогнозирование должно выполняться на незначи-
тельном интервале времени – от момента диагностики до очередного ремонта.

При обслуживании оборудования по фактическому состоянию (активное
обслуживание) четких сроков вывода в ремонт не существует, поэтому выпол-
нение долгосрочного прогнозирования жизненно необходимо, так как позволя-
ет не только оценить примерное время выхода из строя, но и заблаговременно
подготовиться к его ремонту.

Таким образом, для эффективной работы диагностической системы в ус-
ловиях использования различных форм технического обслуживания и ремонта
необходимо на основании накопленной статистики решить три основные зада-
чи:
- разработать алгоритм выделения тренда,
- разработать алгоритм долгосрочного прогнозирования;
- разработать алгоритм краткосрочного прогнозирования.
Выделение тренда

Используемые при диагностике данные, как правило, зашумлены, поэто-
му любые измеряемые параметры могут быть выражены суммой детерминиро-
ванной и случайной компонент. Для достоверного прогнозирования остаточно-
го ресурса сложных систем необходимо построить и реализовать алгоритм пол-
ного разделения детерминированной и случайной составляющих.



При этом накопленные в течение какого-либо интервала времени данные
могут быть представлены в следующем виде

i iK K k= +% , (6)
где iK – значение диагностического параметра, зарегистрированного в мо-

мент времени it ;
K% – детерминированная компонента диагностического параметра iK ;

ik – случайная компонента диагностического параметра.
Детерминированная медленно изменяющаяся компонента K%  определяет

информативный тренд, который может быть использован при построении про-
гноза, а случайная компонента ik  зависит от режима работы бурового станка,
погрешности измерений и т.п. Поэтому задачу выявления происходящих в сис-
теме изменений можно свести к задаче поиска тренда компоненты K% . На сего-
дняшний день разработано большое количество методов выявления тренда зна-
чимой составляющей из зашумленной совокупности результатов измерений,
среди которых наиболее распространен метод проверки статистического ряда
на отсутствие тренда по критерию Стьюдента. Ряд с числом членов N  разби-
вают произвольно на две части с числом точек m  и ( )N m- ,для каждой из ко-
торых рассчитывают оценки средних значений
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и среднеквадратических отклонений
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Различия признаются значимыми, если выполняется следующее неравен-
ство
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где t(P,N-2) – табличное значение коэффициента Стьюдента для доверительной
вероятности Р и числа степеней свободы (N-2).

Если рассматриваемый ряд представляет собой непериодический тренд,
то последующей задачей прогнозирования является отыскание аналитической
зависимости, наиболее точно соответствующей детерминированной состав-
ляющей временного ряда. Как правило, для этого используется метод наи-
меньших квадратов, имеющий ряд преимуществ перед другими, который осно-
вывается на допущении о том, что результаты измерения нормально распреде-
лены относительно своего математического ожидания и не зависят от незави-
симой переменной.

Поскольку на стадии зарождения дефектов абсолютные значения различ-
ных параметров вибрации растут экспоненциально, а результаты измерения ди-



агностических параметров представляются, как правило, в логарифмическом
масштабе, то искомая зависимость тренда в уравнении (6) будет иметь линей-
ный вид (рисунок 6). Другие модели, высокие аппроксимирующие свойства
которыхмогут быть получены за счет увеличения их сложности, зачастую
имеют неудовлетворительные экстраполяционные свойства.

В этом случае величинаKявляется логарифмом диагностического пара-
метра и рассматривается как зависимая, а величинаtявляется независимой пе-
ременной (в нашем случае – время).

Рисунок 6. Прямая регрес-
сии ( ) ( )K K b t t- = - :

p[Km(tm)]–законнормального
распределение зависимой ве-
личины для конкретного зна-
чения параметра tm

Прямую, соответствующую минимальной сумме квадратов погрешности, с
наибольшей вероятностью можно рассматривать в виде ( ) ( )K K b t t- = - , где

1 1

1 1;
n n

i i
i i

K K t t
n n= =

= =å å . Прямая, описываемая уравнением ( ) ( )K K b t t- = - ,

проходит через начало координат. Однако на практике часто возникают ситуа-
ции, когда значение искомой функции K¹0 при нулевом значении аргумента t.
В этом случае уравнение прямой можно описать функцией вида K a b t= + ×% .
Коэффициент регрессииbи свободный члена искомой зависимости определяют-
ся совместной изменчивостью переменных, которую можно определить через
сумму квадратов отклонений между наблюдаемыми и вычисленными величи-
нами по формуле

( )22
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N

i is K a bt= - -å , (10)

а сами коэффициенты а и b из уравнений

( )

( )

1

1

0;

0.

N

i i

N

i i i

s K a bt
a
s K a bt t
b

¶
= - - - =

¶
¶

= - - - × =
¶

å

å
(11)

Для проверки адекватности регрессионной модели используется коэф-
фициент корреляции [ ]1; 1rÎ - + , который рассчитывается по формуле
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Для оценки надежности коэффициента корреляции определяют его по-
грешность по приближенной формуле

21
r

rm
N
-

= . (13)

При небольшом числе наблюдений (N£ 50) корреляционную связь с до-
верительной вероятностью р0 считают существенной(значимой), если соблю-
дается условие tp>ta

2

2
1p
Nt r

r
-

=
-

, (14)

здесь tp – расчетная величина коэффициента Стьюдента, а ta – табличное зна-
чение коэффициента Стьюдента для уровня значимости a =  (1  – р0) и числа
степеней свободы k = N– 2.

Поскольку полученные значения коэффициентов линейной регрессии
также являются по своей сути статистическими оценками и характеризуются
своими статистическими параметрами (доверительным интервалом). Границы
этого интервала могут быть определены как дисперсия отклонения от линии
регрессии, равная сумме квадратов отклонений, деленной на число степеней
свободы. На практике используются две основные оценки границ интервала:
доверительный интервал D и интервал предсказания d
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Таким образом , искомый тренд находятся в некотором интервале
(рисунок 6) оценок, определяемом одной из границ и заданной доверительной
вероятность Рпо статистике Стьюдента ts

( )sK K t P= ± × D% (17)
или

( )sK K t P d= ± ×% . (18)



На практике при оценке остаточного ресурса при малом числе измерений
используется очень простой подход. Остаточный ресурс определяется по формуле

0ПР

K

K KT
V
-

= . (19)

где KПР, K0 – предельное и начальное значения контролируемого параметра;
KV – средняя скорость изменения контролируемого параметра.

Построение долгосрочного прогноза
Предельное техническое состояние любой системы может быть опре-

делено двумя способами:
- на стадии проектирования, когда на основании расчетов устанавливают

допустимые значения различных «отклонений», например допустимый ос-
таточный дисбаланс, допустимую величину расцентровки, допустимые за-
зоры в подшипниках и т.д.;

- во время эксплуатации, путем накопления и анализа параметров, характери-
зующих состояние системы.

Если первый способ сопряжен с серьезными вычислительными сложно-
стями и целым рядом приближений и допущений, то второй способ при ди-
агностике сложных систем гораздо более эффективен.

В общем случае, задача прогнозирования остаточного ресурса диагно-
стируемой системы по совокупности значений диагностического параметра,
полученных на основании данных периодического мониторинга, сводится к
экстраполяции найденного тренда и определению времени его пересечения
с линией, определяющей пороговое состояние.

Предположим, что при работе диагностируемой системы за времяеё
эксплуатацииTЭпроизошло возрастание контролируемого параметра на ве-
личину

ЭTKD . Тогда искомый тренд будет выглядеть следующим образом

( )0 0ЭT ЭK K b t t- = - (20)

или

( )0 0ЭT K ЭK K V t t- = - , (21)

откуда несложно определить величину средней скорости деградации диаг-
ностируемой системы KV  и сроки достижения предельного состояния (ри-
сунок 7). Для линейного тренда доверительные границы могут быть опре-
делены из (15) или (16).



Рисунок 7. Схема изменения технического состояния объекта диагностики в
координатах «диагностический параметр – время»

Очевидно, что с увеличением количества проведенных наблюдений и
уменьшением периода прогнозирования точность прогноза повышается. При
накоплении данных переносными измерительными системами сбор
большого количества данных существенно затруднен, поэтому особенно-
важно знать минимальное число измерений, обеспечивающее необходимую
точность прогноза. На основании диаграммы, характеризующей зависимость
погрешности прогнозирования (отношения среднеквадратичного отклонения
прогнозируемой величины к дисперсии) от числа измерений, с учетом допу-
щения, о том что, дисперсия, вносимая трендом, не должна превышать дис-
персии, вносимой случайными отклонениями от линии тренда, справедли-
вы следующие соотношения:
- для прогноза на 1 интервал измерений – 6 измерений;
- для прогноза на 10 интервалов измерений – 16 измерений.

В общем случае это допущение может быть представлено в следующем
виде
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или в предельном случае при равенстве дисперсий
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-
, (23)

откуда для выбранного периода прогнозированияТможет быть получено ми-
нимально необходимое число измерений N.

Для решения задач прогнозирования развития неисправностей особо
ответственного оборудования вместо величин ТПР и ТА может быть ис-



пользована величина Тmin– гарантируемый период надежной работы (ри-
сунок 7), которая может быть рассчитана из уравнения

( ) 0s r ЭK t P s K K± × = + D% , (24)

где sr– среднеквадратичное отклонение прогнозируемой величины.
Построение краткосрочного прогноза

Ранее было показано, что для построения долгосрочного прогноза необ-
ходимо проведение большого количества измерений. Так для построения про-
гноза на 10 периодов необходимо иметь как минимум 16 измерений. Это часто
бывает сопряжено с целым рядом сложностей, среди которых можно назвать:
- удаленность объектов контроля;
- малочисленность служб диагностики;
- изменения режимов работы оборудования и т.д.

С другой стороны, потребность в таком долгосрочном прогнозе сущест-
вует лишь при организации обслуживания оборудования по фактическому со-
стоянию. При системе плановых ремонтов, существующей в настоящее время
на разрезах Кузбасса, гораздо важнее построить прогноз, дающий ответ на ос-
новной вопрос эксплуатации: проработает ли объект диагностики до ближай-
шего планового ремонта или до следующего момента диагностики.

Ответ на этот вопрос позволяет дать краткосрочное прогнозирование. Для
построения эффективного краткосрочного прогноза ряд источников, например,
рекомендует обратиться к адаптивному краткосрочному прогнозированию, в
котором наиболее полно учитывается диагностическая информация, содержа-
щаяся в последних измерениях. На основе этой информации корректируются
параметры принятой модели, т.е. модель адаптируется к изменившимся услови-
ям. Прогнозирование с помощью адаптивных методов дает хорошие результаты
на относительно малых промежутках времени (как правило, на 1 – 2 интервала
вперед), что, однако, полностью удовлетворяет возникающие при системе пла-
новых ремонтов потребности.

Важнейшим и одним из основных факторов, оказывающих решающее
воздействие на ресурс электромеханического оборудования, является надеж-
ность работы подшипниковых узлов. Причины выхода подшипников из строя
могут быть условно классифицированы по нескольким группам: заводской
брак, высокие нагрузки, погрешности монтажа или протекание естественных
процессов износа. В силу того, что характер, который имеют повреждения, вы-
званные определенными причинами, достаточно специфичен и узнаваем, появ-
ляется возможность, на основе визуально-измерительного контроля установить
причинно-следственную связь и определить причину возникновения дефекта.
Согласно статистическим данным, из общего числа вышедших из строя (заве-
домо исправных при установке) подшипников только около 1/3 повреждены
вследствие естественного износа, вторая треть – из-за нарушения режима смаз-
ки, остальные – из-за многократного превышения нагрузок или неправильно
произведенных монтажных работ.



Безусловно, дефекты эксплуатационного характера, дефекты монтажа и
сборки, а также дефекты изготовления подшипниковых узлов вносят в изме-
ряемый сигнал механических колебаний различные по характеру составляю-
щие. Однако верным образом разработанный комплекс диагностических при-
знаков позволяет обнаруживать и распознавать на начальной стадии развития
все виды дефектов, определять состояние подшипника и обеспечивать доста-
точно достоверный прогноз.

Обработка статистических данных, собранных в ходе осуществления про-
граммы мониторинга технического состояния оборудования с различными ти-
пами подшипников качения, позволили обобщить и сгруппировать неисправно-
сти подшипниковых узлов на две условные группы:

- неисправности, формирующиеся по причине естественного износа кон-
тактирующих поверхностей;

- неисправности, связанные с поломкой конструкции, под действием внут-
ренних или внешних сил (разряд электрического тока, предельные кон-
центрации внутренних напряжений и т.п.).
Для построения достоверной прогностической модели, необходимо вы-

брать информативные критерии для выполнения оценки характерных неис-
правностей, и, кроме того, определить границы допустимых значений выбран-
ных критериев. Исходя из основных принципов вибрационной диагностики, в
качестве информативного критерия оценки выбираем показатель амплитудного
значения виброускорения характерных частот подшипников.

Рассмотрим построение долгосрочного прогноза на основе экспоненци-
альной экстраполяции диагносических результатов. Как отмечалось ранее в
третьей главе, для прогноза на 1 интервал измерений требуется 6 измерений, а
для прогноза на 10 интервалов должно быть не менее 16 измерений.

На рисунке 8 приведены результаты контроля виброускорения на под-
шипниковых узлах гидравлического вращателя бурового станка и линия тренда
построенная по результатам долгосрочного прогнозирования.



Рисунок 8. Результаты виброобследования опорных подшипников вращателя
бурового станка DML-1200

Как нетрудно видеть, за четыре месяца наблюдений амплитуда виброу-
скорения находится в допустимом диапазоне, а прогноз на 1 период показыва-
ет, что за полгода наблюдений линия тренда не достигнет границы техническо-
го состояния, при котором следует усилить наблюдение за гидромеханической
системой. Это же касается и других агрегатов дизель-гидравлического бурового
станка.

Рисунок 9. Изменение технического состояния гидравлического вращателя
бурового станка DML-1200

Возобновленное через полгода после начала эксплуатации станка DML-
1200 наблюдение показало (рисунок 9), что через семь месяцев эксплуатации
техническое состояние агрегата перешло в состояние, когда требуется усиление
контроля и принятие мер для поиска дефекта, для чего были возобновлены ди-
агностические обследования.



Рисунок10. Изменение технического состояния гидравлического вращателя
бурового станка DM-L на последней стадии эксплуатации перед остановкой
в ремонт

На рисунке 10 приведены результаты диагностического обследования
вращателя бурового станка DML-1200 на последней стадии эксплуатации, пе-
ред остановкой в ремонт. Как следует из приведенных результатов техническое
состояние гидравлического вращателя к концу календарного года стало недо-
пустимым, что требует проведения ремонта.

Анализ спектров нагруженности опорных узлов вращателя показал, что
дефектным является передний подшипник вращателя, у которого наблюдается
повышенная вибрация, вызванная деформацией тел качения (рисунок 11).

Рисунок 11. Спектр нагрузки
переднего подшипника враща-
теля с характерными призна-
ками дефектов тел качения

Последующий визуальный осмотр и дефектация подшипника показали
правильность поставленного диагноза (рисунок 12).



Рисунок 12. Дефекты тел ка-
чения и беговой дорожки пе-
реднего подшипника вращате-
ля

С использованием прогностической модели на основе статистических ре-
зультатов вибродиагностики, появляется возможность в достаточной мере точ-
но оценить исследуемую неисправность, а также спрогнозировать остаточный
ресурс узла или агрегата и осуществлять эффективное планирование ремонт-
ных работ, предупреждение возникновения аварийных отказов. В итоге пред-
ложенное решение позволит минимизировать издержки, связанные с внезап-
ным выходом оборудования из строя, оптимизировать логистику и складское
хозяйство. Будут созданы все условия для перехода к качественно новой систе-
ме управления техническим обслуживанием технологического оборудования.



Лекция 10. НЕУРАВНОВЕШЕННОСТЬ РОТОРА
Неуравновешенностью ротора называют состояние ротора, которое во

время вращения приводит к появлению центробежных сил и моментов, вызы-
вающих переменные нагрузки на опоры ротора и его изгиб. Неуравновешен-
ность ротора может вызываться источниками как механического и термодина-
мического происхождения, которые рассматриваются в этой главе, так и дру-
гими (аэро-, гидродинамическими и пр.) источниками.

1. Неуравновешенность ротора и
дисбаланс механического происхождения
Механическая неуравновешенность ротора вызывается отклонением ра-

бочих размеров (в силу различных причин) ротора от номинальных конструк-
тивных, т.е. дисбалансом. При вращении такого ротора с некоторой угловой
скоростью в каждом поперечном сечении, имеющем отклонение размеров от
номинальных, возникает центробежная сила, вращающаяся вместе с ротором и
вызывающая переменные нагрузки на опоры. Для наблюдателя результирую-
щая центробежная сила вращается, как и ее отдельные составляющие, но отно-
сительно ротора она неподвижна и является статической нагрузкой, которая
может вызывать значительный изгиб.

Воздействие центробежных сил (дисбаланса) на опоры в большой степе-
ни определяется динамическими свойствами ротора, т.е. его способностью к
изменению формы при вращении. Большинство крупных агрегатов, например,
турбоагрегаты, крупные электрические машины и др., имеют роторы с изме-
няемой при вращении формой оси (так называемые гибкие роторы), однако,
основная часть агрегатов средней и малой мощности имеет практически неде-
формируемые при вращении жесткие роторы.

Условно виды дисбаланса валопроводов можно разделить на две катего-
рии: статический (жесткий) дисбаланс и динамический дисбаланс, связанный
с прогибом ротора.

Статический, или жесткий, дисбаланс– один из основных источников по-
вышенной вибрации оборудования. Причины его возникновения можно разде-
лить на две группы. Первая из них– это дефекты, связанные с нарушением тех-
нологии изготовления, сборки и балансировки ротора после сборки, с заменой
или перестановкой деталей в процессе монтажа, характеризующиеся повышен-
ной вибрацией непосредственно по завершении ремонта или монтажа оборудо-
вания. Другая группа– дефекты эксплуатации:
- разрушение и отрыв частей ротора (например, частей рабочего диска, лопа-

ток и др.) в процессе работы, характеризующиеся внезапными однократны-
ми скачкообразными изменениями амплитуды и (или) фазы вибрации;

- различные виды износа поверхностей ротора (например, трущихся и рабо-
чих– шеек вала, лопастей колес);

- отложения на деталях ротора, образующиеся в процессе работы;
- уменьшение натяга (нарушение посадок) деталей вала.



Три последних вида дефектов в большинстве случаев характеризуются
сравнительно медленными (в течение часов, дней, месяцев и более) изменения-
ми амплитуды и (или) фазы вибрации.

Дисбаланс, связанный с прогибом (во многих случаях остаточным) вала,
также может вызываться тремя видами дефектов:
- изготовления – остаточные деформации, неоднородность поковки вала, теп-

ловая нестабильность в электрических машинах и др.;
- монтажа – в торцевых резьбовых соединениях, перекосы в шпоночных со-

единениях, нарушение натяга дисков и др.;
- эксплуатации – задевания, в результате неравномерного охлаждения или на-

грева ротора или нарушения зазоров, нарушений режима пуска и др.
Статическую неуравновешенность ротора может вызывать также несоос-

ность опорных поверхностей подшипника скольжения и шеек ротора, прогиб
ротора, различие в массе одинаковых диаметрально противоположных элемен-
тов (полюсов синхронных машин или секций обмоток якоря), смещение масс
пропиточного лака при сушке и др. Причиной моментной неуравновешенности
могут быть перекосы насаживаемых на вал узлов: коллектора, контактных и
бандажных колец, рабочих облопаченных колес и многое другое.

2. Диагностические признаки неуравновешенности ротора
Траектория движения ротора в подшипнике при статической неуравно-

вешенности в большинстве случаев имеет форму эллипса, а не круга, что связа-
но с различной жесткостью подшипника в вертикальном и горизонтальном на-
правлениях.На рисунке 1 приведена типичная траектория движения шейки ро-
тора в подшипнике скольжения при дисбалансе, при этом отношение размахов
виброперемещений в вертикальном и горизонтальном направлениях примерно
соответствует отношению жесткостей подшипника в тех же направлениях.

Рисунок 1. Траектория движения
шейки вала в подшипнике сколь-
жения при дисбалансе

Кривые (формы сигнала) виброперемещения и виброскорости при не-
уравновешенности ротора и отсутствии других развитых дефектов агрегата во



многих случаях периодические или почти периодические, с периодом колеба-
ний, соответствующим частоте вращения ротора fr, имеют форму, близкую к
синусоидальной. Амплитуда и фаза вибрации на частоте вращения ротора
практически стабильны во времени. Кривая (форма сигнала) виброускорения
часто имеет более сложный (случайный) характер, особенно если ротор опира-
ется на подшипники качения.

Рисунок 2. Формы сигнала
виброскорости и виброуско-
рения, измеренные на подшип-
никовом щите электродвига-
теля со статическим дисба-
лансом ротора

На рисунке 2 приведены формы сигнала виброскорости (нижний график)
и виброускорения (верхний график), измеренные с интервалом в несколько се-
кунд в одной и той же точке подшипникового щита электродвигателя, имевше-
го неуравновешенность ротора. При этом кривая (форма сигнала) виброускоре-
ния имеет сложную форму за счет достаточно интенсивной средне-, высокочас-
тотной и случайной вибрации (во многих случаях возбуждаемой даже исправ-
ными подшипниками качения и другими источниками).

В амплитудном спектре вибрации составляющая на частоте вращения ро-
тора является преобладающей и в большинстве случаев ее величина, при отсут-
ствии других, кроме дисбаланса дефектов, значительно (в два и более раз) пре-
вышает величину вибрации на ее высших гармониках, а уровень шумовых ком-
понент спектра – на 40...50дБ.

В качестве примера на рисунке 3 приведен спектр виброскорости под-
шипникового щита небольшого электродвигателя, имевшего неуравновешен-
ность ротора. Стрелками помечены гармоники частоты вращения ротора, а ин-
дексом fm составляющая, возбуждаемая подшипником качения, которую не
следует принимать во внимание. Необходимо добавить, что виброактивность на



высших гармониках частоты вращения ротора при дисбалансе во многом опре-
деляется нелинейностью, весьма индивидуальной для каждого подшипника, и
уменьшается с ростом порядкового номера гармоники.

Рисунок 3. Форма и спектр
сигнала вибрации подшип-
никового щита электродви-
гателя, имевшего неуравно-
вешенность ротора

При механическом дисбалансе параметры вибрации зависят от частоты
вращения ротора и практически не зависят от режима работы агрегата, внешних
условий работы агрегата и температуры. Вибрация может проявляться как в ра-
диальном, так и осевом направлениях, однако, в силу ее зависимости от жест-
кости подшипника, являющейся пространственно анизотропной, обычно гори-
зонтальная составляющая вибрации преобладает над вертикальной. При этом
чаще наблюдаются более интенсивные колебания опор ротора с дисбалансом, а
влияние последнего на колебания опор сопряженных роторов агрегата, особен-
но в случае применения гибких муфт, обычно относительно невелико.

В силу изложенного выше большинство специалистов используют рас-
пределение вибрации на частоте вращения ротора (как по различным опорам
агрегата, так и по пространственным компонентам) в качестве диагностических
признаков неуравновешенности ротора, а количественные характеристики и
особенности изменений амплитуды и фазы вибрации в качестве диагностиче-
ских параметров (рисунок 4).



Рисунок 4. Схема контрольных точек и распределение вибрации по опорам на-
сосного агрегата под влиянием неуравновешенности ротора насоса. Индексы 1
и 2 – опоры электродвигателя, 3, 4 – насоса, V,Н, А – пространственные ком-
поненты виброскорости

Вышесказанное справедливо в основном для агрегатов с жесткими рото-
рами. У агрегатов с гибкими роторами (особенно крупных турбоагрегатов) мо-
гут наблюдаться значительные колебания опор узлов со сбалансированным ро-
тором при дисбалансе роторов других узлов.

Рисунок 5. Спектры вибрации перед-
ней и задней подшипниковых опор на-
соса под влиянием неуравновешенно-
сти ротора

В качестве примера проявления неуравновешенности жесткого ротора
при выводе агрегата из ремонта, сопровождающейся повышенной вибрацией,



можно привести следующий случай.
В соответствии с планом-графиком проведения ремонтных работ после

наработки установленного количества часов ротор насоса сетевого насосного
агрегата был демонтирован, отремонтирован, сбалансирован на станке и смон-
тирован в насосе. В ходе испытаний при выводе агрегата из ремонта была об-
наружена вибрация, превышающая допустимое значение в несколько раз. Ре-
зультаты проведенного после ремонта обследования приведены на рисунке 5.

Рисунок 6.Форма и спектр
сигнала вибрации передней
подшипниковой опоры насо-
са под влиянием неуравно-
вешенности ротора

На рисунке 6 приведены форма виброускорения и спектр виброскорости
передней подшипниковой опоры насоса в горизонтальном направлении. Уро-
вень оборотной составляющей виброскорости (помечена индексомfr) превыша-
ет уровни виброскорости высших гармоник более чем в 10 раз (на 20дБ), а уро-
вень шумов – более чем на 40 дБ. Кривая виброускорения представляет собой
суперпозицию колебаний в основном первой и значительно меньшей по ампли-
туде удвоенной лопастной частотой (14×fr), случайная вибрация сравнительно
мала.

Признаки неуравновешенности ротора налицо. Насос был разобран, ротор
поместили на балансировочный станок для проверки, в результате которой вы-
явилось, что послеремонтный дисбаланс многократно превышал допустимый
дисбаланс по ТУ на данный тип роторов. После проведения балансировки и
сборки агрегата были произведены измерения вибрации при рабочей нагрузке,
которые показали удовлетворительное состояние агрегата (уровень виброско-
рости не превышал 2 мм/с).

В дальнейшем так и не удалось установить, что явилось причиной после-
ремонтной механической неуравновешенности ротора: высокий остаточный
дисбаланс в результате ошибки специалиста по балансировке или ошибка ре-
монтного персонала, приведшая к вероятной деформации ротора при монтаже
или транспортировке.

Следует отметить, что весьма важно проводить виброизмерения непо-
средственно перед выводом агрегата в ремонт и проводить балансировку толь-
ко в случае необходимости, обоснованной наличием диагностических призна-



ков дисбаланса и повышенной вибрации агрегата, т.е. не балансировать ротор
без особой нужды. Важно также фиксировать случаи установки значительных
корректирующих масс при балансировке (в случае удовлетворительного техни-
ческого состояния по параметрам вибрации до вывода агрегата в ремонт) и ана-
лизировать причину таких фактов.

Диагностирование и оценка технического состояния ротора по величине
неуравновешенности, которая во многих случаях определяет уровень вибрации
узлов агрегата на частоте вращения ротора, – достаточно простой и, поэтому,
широко применяемый способ мониторинга. В этом случае известно или легко
определимо пороговое значение величины неуравновешенности, превышение
которой означает отказ агрегата. При этом характер вибрации агрегата зависит
от расположения дисбаланса: с одной стороны ротора, в середине, по краям или
на консоли, что хотя и важно для решения задач балансировки, при потере ра-
ботоспособности агрегата существенного значения не имеет.

Следует учитывать, что использование количественных характеристик
вибрации на частоте вращения ротора (в качестве диагностического признака
места расположения дисбаланса на роторе) во многих случаях бывает затруд-
нено из-за значительного разброса их значений во времени и по множеству аг-
регатов, особенно не имеющих достаточно развитой неуравновешенности в си-
лу многих часто не поддающихся учету факторов.

Учитывая изложенное выше, все же следует привести пример влияния
расположения дисбаланса на валопроводе на вибрацию опор агрегата, измерен-
ную в процессе эксплуатации оборудования.

На рис. 7 приведены вертикальные, горизонтальные и осевые компоненты
вибрации опор однотипных насосных агрегатов, находящихся в одинаковых
условиях эксплуатации при различном расположении дисбаланса. Данный тип
агрегатов имел жесткие роторы насоса и двигателя. Доля первой гармоники
оборотной частоты, характеризующая уравновешенность ротора, в любой из
контрольных точек составляла не менее 80 % общего уровня вибрации.

Верхний график (совокупность данных измерения вибрации, помеченная
индексом 1) был получен перед остановом электродвигателя, в результате реви-
зии которого были обнаружены деформированные лопасти крыльчатки (см.
схему). Наибольшая вибрация наблюдается в районе задней опоры электродви-
гателя.

Данные измерения вибрации с индексом 2 были получены на электродви-
гателе, имевшем распределенный вдоль бочки ротора дисбаланс в результате
дефекта пазовой изоляции.

Результаты вибрационного контроля с индексом 3 были получены на аг-
регате, у которого дисбаланс зубчатой полумуфты со стороны электродвигателя
возник в результате нарушения технологии изготовления и сборки соедини-
тельной муфты.



Рисунок 7. Схема валопровода и размещения контрольных точек насосного аг-
регата и вибрации опор при различном расположении дисбаланса. V, Н, А –
вертикальные, горизонтальные и осевые компоненты вибрации

Нижний график был получен перед выводом в ремонт агрегата, требую-
щего по межремонтному интервалу капитальный ремонт ротора насоса. В про-
цессе частичной разборки насоса при осмотре ротора был обнаружен недопус-
тимый износ рабочих колес, более сильный со стороны электродвигателя, а в
некоторых местах кромки лопастей были разрушены.

При механическом дисбалансе осевая вибрация подшипников в силу раз-
личных причин может достигать значительных величин и преобладать над ра-
диальными составляющими.

Так, например, при обследовании сетевого насосного агрегата мощно-



стью более 10 МВт была обнаружена вибрация подшипниковых опор, превы-
шающая допустимые для эксплуатации значения. Синхронный электродвига-
тель агрегата имел гибкий ротор с критической частотой вращения примерно
2200об/мин и консольно-расположенный возбудитель (рисунок8).

Рисунок 8. Схема валопровода и размещения контрольных точек сетевого на-
сосного агрегата, внизу приведен гармонический состав вибрации опор при
дисбалансе в районе возбудителя (1 – первая, 2 – вторая и 3 – третья гармони-
ки частоты вращения ротора,V, Н, А– вертикальные, горизонтальные и осе-
вые компоненты вибрации)

На рисунке 8 приведен гармонический состав вибрации подшипниковых
опор. Наибольшая вибрация наблюдается на опорах электродвигателя, и мак-
симальные значения имеют осевые компоненты, причем в частотном составе
преобладает вибрация на частоте вращения ротора.

На рисунке 9 приведены форма сигнала виброускорения и спектр сигнала
виброскорости контрольной точки (задней подшипниковой опоры электродви-
гателя в осевом направлении) с максимальным уровнем вибрации. Уровень
преобладающей на частоте вращения ротора вибрации (помечена индексом fr)
превышает уровни вибрации второй и третьей гармоник оборотной частоты
примерно в 10 раз (на 20 дБ), а уровень шумов примерно на 40 дБ.



Рисунок 9. Форма и спектр сигнала вибрации задней подшипниковой опоры
электродвигателя в осевом направлении

Кривую (форму сигнала) виброускорения периодической назвать нельзя,
однако высокочастотные составляющие вибрации относительно невелики. В
продолжение интервала времени, соответствующего одному обороту ротора
(вертикальные пунктирные линии через каждые 20мс), на кривой виброускоре-
ния наблюдается один следующий от оборота к обороту почти периодически
расположенный преобладающий максимум, хотя и изменяющийся по величине
(помечен наклонными стрелками).

Исходя из характера вибрации и опыта эксплуатации этого типа синхрон-
ных электродвигателей, было высказано предположение о возможном дисба-
лансе возбудителя и предложено провести балансировку в собственных под-
шипниках под нагрузкой.

Агрегат был остановлен и проведена балансировка под нагрузкой. Единст-
венный корректировочный груз установили в плоскости коррекции (в районе
возбудителя), помеченной вертикальной стрелкой на рисунке 8.

Влияние установки корректировочного груза на изменение уровней виб-
рации опор сетевого насосного агрегата показано на рисунке 10. Вибрация сни-



зилась по всем контрольным точкам на опорах агрегата, а в точках с макси-
мальной вибрацией в несколько раз.

Рисунок 10. Влияние корректирующей массы, установленной в районе возбуди-
теля, на вибрацию опор сетевого насосного агрегата. Снизу вверх – графики
среднего квадратического значения (СКЗ) виброскорости по подшипниковым
опорам до (график 1) и после (график 2) установки корректирующего груза;
V,Н, А – вертикальные, горизонтальные и осевые компоненты вибрации

Рисунок 11. Влияние корректи-
рующей массы в районе возбу-
дителя наспектры и частот-
ные характеристики (на час-
тоте вращения ротора) коле-
баний передней подшипниковой
опоры электродвигателя сете-
вого насосного агрегата в го-
ризонтальном направлении (до
установки – графики с индек-
сом 1, после – графики с индек-
сом 2)

В верхней части рисунка 11 приведены спектры виброскорости одной из



контрольных точек электродвигателя до (графики с индексом 1) и после (гра-
фики с индексом 2) установки корректирующей массы в районе возбудителя.
Вибрация на частоте вращения ротора (помечена индексом fr) уменьшилась
практически в два раза. В нижней части рисунка 11 приведены частотные ха-
рактеристики (зависимость СКЗ оборотной гармоники виброскорости от часто-
ты вращения ротора) колебаний той же точки до и после балансировки в собст-
венных подшипниках. Вибрация на критической частоте ротора (примерно
2200 об/мин) также значительно уменьшилась.

У некоторых типов генераторов, электродвигателей и других узлов агре-
гатов, как и в приведенном выше случае, достаточно часто наблюдается повы-
шенная чувствительность к механическому и тепловому дисбалансу осевых
компонент вибрации опор. Такие типы машин при проведении мониторинга и
диагностики следует выделять особо, чтобы не допускать неверного диагноза,
поскольку подобные симптомы характерны и для некоторых других дефектов,
например для расцентровки.

3. Тепловая неуравновешенность ротора
Тепловой неуравновешенностью ротора будем называть состояние рото-

ра, которое вследствие неравномерного нагрева ротора или изменения его тем-
пературы во время вращения приводит к появлению центробежных сил и мо-
ментов, вызывающих переменные нагрузки на опоры ротора и его изгиб.

Происхождение тепловой неуравновешенности ротора, и связанного с
ней теплового дисбаланса, в большинстве случаев вызывается одной из сле-
дующих причин:
- асимметрией тепловых полей ротора электрической машины вследствие

витковых замыканий в обмотке ротора, обрывов и растрескивания стержней,
неравномерной толщины изоляции обмотки ротора, отсутствия тепловых за-
зоров между пазовыми клиньями и др. При этом допускаемая интенсивность
вибрации из-за тепловой асимметрии в большинстве случаев лежит в преде-
лах 0,2...0,3 [Ve];

- неравномерным охлаждением ротора вследствие насадки рабочих колес,
промвставок и других деталей с перекосом и недостаточными осевыми зазо-
рами, нарушения равномерности теплообмена, отсутствия осевых зазоров
между насадными деталями ротора;

- изменением остаточных напряжений от термомеханической обработки или
многократных перегревов ротора, вызывающих перераспределение масс от-
носительно оси ротора. Такой тепловой прогиб возможен и при равномер-
ном прогреве, например, после пуска двигателя неуравновешенность ротора
может меняться до стабилизации его температуры;

- разъединением (ослаблением посадки) деталей (например, железа или мас-
сивных дисков) ротора на валу при температурных расширениях;

- касанием (задеванием) ротором статора (в том числе в лабиринтных уплот-
нениях) из-за недостаточных зазоров, эксцентриситета или повышенной
вибрации.



При асимметрии температурного поля ротор прогибается в направлении
градиента температурного поля, что приводит к появлению теплового дисба-
ланса. Для свободно опертого стального ротора при линейном распределении
температур в радиальном направлении стрела теплового прогиба может быть
определена по приближенной формуле

,
d

t105,1y
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гдеl– длина ротора; Dt– разность температур между горячей и холодной обра-
зующими ротора; d– диаметр ротора.

Например, при длине ротора 8 метров и диаметре 1 метр на каждый гра-
дус разницы температур стрела прогиба составит 0,1 мм, что примерно в 20 раз
превышает допуск на отклонение центров масс при балансировке на станке.

4. Характерные особенности проявления
тепловой неуравновешенности ротора
Для тепловой неуравновешенности ротора свойственны диагностические

признаки механической неуравновешенности ротора и характерно режимное
изменение дисбалансов ротора, при этом каждому установившемуся тепловому
режиму соответствует определенная вибрация.

Изменение вибрации происходит не одновременно с изменением актив-
ной нагрузки, а постепенно, по мере изменения теплового состояния металла.
Именно так, например, увеличивается амплитуда и (или) фаза оборотной гар-
моники вибрации при пуске агрегата (двигателя) по мере нагрева ротора до ра-
бочей температуры, а затем возможна стабилизация вибрации.

Другим важнейшим диагностическим признаком тепловой неуравнове-
шенности ротора является существенный рост вибрации на первой критической
частоте при выбеге нагретого ротора по отношению к величине этой компонен-
ты при разгоне холодного ротора или выбеге не успевшего прогреться ротора.

При обнаружении диагностических признаков теплового дисбаланса сле-
дует учитывать, что в некоторых ситуациях, например при пуске холодного аг-
регата, аналогичными диагностическими признаками может сопровождаться
изменение соосности роторов агрегата под действием меняющихся темпера-
турных полей при разогреве опор и фундамента.

На рисунке 12 приведена иллюстрация случая изменения параметров
вибрации во времени, имевшего место на электрической машине (генераторе)
при тепловой неуравновешенности. После пуска машины вибрация определя-
лась вектором А0(вибрация на холостом ходу, верхняя диаграмма) и точками с
индексом 0 графиков амплитуды и фазы (соответственно нижний и верхний
графики нижней диаграммы). После приложения 50-процентнойной нагрузки
(на нижней диаграмме момент приложения 50-процентнойной нагрузки поме-
чен левой вертикальной пунктирной линией)вибрация менялась на протяжении
примерно 2,5 часов, причем вначале происходило некоторое  ее снижение, а за-
тем – возрастание и, наконец, стабилизация.



Рисунок 12. Влияние на-
грузки на характер из-
менения вибрации на
оборотной частоте
при тепловом дисба-
лансе. А0– вибрация на
холостом ходу, А1 –
вибрация при проме-
жуточной нагрузке, А2
– вибрация при номи-
нальной нагрузке,DА1

,DА2 – тепловые векто-
ры

Моменту стабилизации вибрации соответствует вектор А1и точки с ин-
дексом1. Далее была приложена номинальная нагрузка (на нижней диаграмме
момент приложения номинальной нагрузки помечен правой вертикальной
пунктирной линией), после чего снова наблюдалось изменение (рост) вибрации
в продолжение примерно 3 часов. Моменту практически полной стабилизации
вибрации соответствуют вектор А2и точки с индексом2.

Во многих случаях подобная картина изменения амплитуды вибрации на-
блюдается во время пуска холодного агрегата при расцентровке, однако в дан-
ном случае происходит синхронное изменение как амплитуды, так и фазы виб-
рации на частоте вращения ротора. Другим важным доводом, говорящим в
пользу теплового дисбаланса, было то, что после снятия нагрузки по мере ох-



лаждения ротора происходил обратный процесс изменения параметров вибра-
ции. Таким образом, по мере приложения нагрузки к начальному вектору виб-
рации механического дисбаланса А0добавляются тепловые векторы DА1и DА2,
вызываемые термической деформацией ротора, и общая вибрация является ре-
зультатом сложения этих векторов.

При асимметрии тепловых полей ротора электрической машины, напри-
мер, вследствие виткового замыкания в обмотке ротора, обрывов и растрески-
вания стержней ротора асинхронного электродвигателя, при неравномерной
толщине изоляции обмотки ротора, появляется зависимость вибрации от тока
ротора, т.е. от нагрузки. Для этой причины характерно режимное изменение
статических дисбалансов ротора в период между пуском и прогревом ротора до
рабочих температур, затем стабилизация при постоянной нагрузке и новое из-
менение дисбалансов ротора пропорционально изменению нагрузки до стаби-
лизации новых температурных полей ротора.

Наиболее распространенной причиной теплового дисбаланса роторов
турбин является отсутствие осевых зазоров между насадными деталями рото-
ра:рабочими дисками, уплотнительными втулками. Из-за небольших отклоне-
ний торцов насадных деталей от перпендикулярности оси при их расширении
вместе со значительными осевыми усилиями возникают изгибающие моменты,
приводящие к тепловому прогибу ротора. Известны случаи, когда эта причина
исчезала после разгона ротора до скорости срабатывания автомата безопасно-
сти за счет ослабления посадочных натягов и перемещения насадных деталей в
осевом направлении. Эта же причина теплового прогиба ротора может иметь
место на роторах насосов, имеющих насадные диски и работающих на перекач-
ке горячего продукта.

При неравномерном охлаждении ротора вследствие насадки рабочих ко-
лес, промвставок и других деталей с перекосом и недостаточными осевыми за-
зорами появляется моментная неуравновешенность ротора с противофазными
векторами на оборотной частоте. Следует обратить внимание на то, что векто-
ры вибрации разных опор на частоте вращения ротора при пуске агрегата могут
и не быть в противофазе, например, если имеются другие причины, приводя-
щие к вибрации на этой частоте. Однако при нагреве изменение величины фа-
зовых углов происходит в одну сторону с постоянным углом между векторами
оборотных гармоник.

Диагностическим признаком асимметрии охлаждения является зависи-
мость вибрации от интенсивности процессов теплообмена или от разности тем-
ператур между ротором и охлаждающим газом. При этом вибрация меняется
как при повышении нагрузки, так и в случае резкого изменения температуры
охлаждающего газа. От температуры ротора вибрация практически не зависит.

Тепловой дисбаланс у барабанных роторов может возникать из-за проте-
чек пара или газа внутри роторов через неплотности в технологических за-
глушках и в сварке. При этом горячий газ нагревает ротор несимметрично в со-
ответствии с расположением мест его входа и выхода, что приводит к теплово-
му прогибу ротора.

Тепловые деформации возникают при попадании масла в центральное от-



верстие ротора через неплотности заглушки. Масло засасывается за счет пони-
жения давления внутри ротора при его охлаждении во время остановок и там
накапливается. Наконец его количество становится достаточным для конвек-
тивного теплообмена внутри ротора, при котором тепло переносится в осевом
направлении от горячих поверхностей к холодным. Этот процесс может проте-
кать несимметрично относительно оси и прогрессировать, вызывая увеличение
вибрации.

5. Термическая нестабильность дисбалансов ротора
Термической нестабильностью дисбалансов ротора называют изменение

дисбалансов ротора вследствие изменения его температуры. Термическая не-
стабильность дисбалансов ротора может быть постоянной или временной. На-
пример, по достижении критического числа пусков электродвигателя вследст-
вие протекания в роторе пусковых токов, многократно превышающих номи-
нальные, или при некачественной термомеханической обработке ротора могут
возникать остаточные напряжения, вызывающие перераспределение масс отно-
сительно оси ротора, что приводит к его прогибу даже при равномерном про-
греве. Для этих дефектов характерно изменение неуравновешенности ротора
при изменении его температуры, независимо от причины изменения температу-
ры. Например, амплитуда и (или) фаза вибрации на частоте вращения ротора
электродвигателя с таким дефектом будет непредсказуемо меняться при изме-
нении нагрузки, т.е. токов в роторе, температуры охлаждающего воздуха, а
иногда и масла подшипников и многих других, в том числе не поддающихся
учету параметров. Устранить такую причину вибрации агрегата возможно
только термообработкой ротора или его заменой, поскольку балансировка по-
ложительных результатов во многих случаях не дает.

Таким же образом проявляются недостаточные осевые зазоры в пазовых
клиньях роторов электрических машин, например генераторов.

6. Разъединение (ослабление посадки) деталей ротора
Разъединение (ослабление посадки) деталей, например железа ротора, бо-

лее часто встречается при работе электрической машины под нагрузкой, когда
расширение пакета железа ротора происходит от выделенных в роторе тепло-
вых потерь. Другая возможность – недостаточное охлаждение деталей ротора
(массивных дисков). Обе эти причины за счет изгибов ротора и перекосов при-
водят к статической и моментной неуравновешенности ротора. Характерной
чертой этих дефектов является циклическое изменение во времени амплитуды
и (или) фазы вибрации на частоте вращения ротора при неизменном режиме
работы агрегата – постоянной нагрузке, давлении, температуре и др.

В качестве примера можно привести встречающееся непрерывное пере-
мещение пакета железа относительно вала электродвигателя. Ослабление по-
садки железа ротора под действием центробежных сил и теплового расширения
пакета при его ориентации относительно вала приводит к тому, что вал изгиба-
ется в направлении смещения пакета. Такой изгиб обусловлен тем, что участок
вала, контактирующий с пакетом, имеет более высокую температуру, чем его



противоположная сторона.
Нарастание прогиба сопровождается увеличением вибрации, пока цен-

тробежные силы не переориентируют его на полную величину зазора, образо-
вавшегося в результате освобождения посадки. Затем происходит выравнива-
ние и нарастание в противоположную сторону, т.е. временное уменьшение виб-
рации и последующее нарастание с периодичностью в несколько часов. При
переориентировании прогиба ротора и смещении пакета в противоположном
направлении фаза оборотной составляющей вибрации меняется на 180о. Вели-
чины прогиба ротора и изменения зазора могут быть сравнительно малы, одна-
ко они оказываются достаточными для возникновения значительной тепловой
асимметрии ротора.

На рисунке 13 приведены графики изменения во времени амплитуды и
фазы вибрации опоры электродвигателя на частоте вращения ротора, иллюст-
рирующие полную переориентацию на 180о теплового прогиба ротора: точки1
и2 на кривой фазы (график с индексом jо) и соответствующие им максимумы
амплитуды на кривой амплитуды (график А). Отсутствию теплового прогиба
соответствует точка3 с локальным минимумом амплитуды и промежуточным
значением фазы.

Рисунок 13. Один цикл измене-
ния амплитуды и фазы вибра-
ции опоры электродвигателя
на частоте вращения ротора
под влиянием разъединения по-
садки и переориентации теп-
лового прогиба ротора



Рисунок 14. Один цикл изменения в полярной системе координат амплитуды и
фазы вибрации опоры электродвигателя на частоте вращения ротора под
влиянием разъединения посадки и переориентации теплового прогиба ротора

Эти же данные, воспроизводящие полный цикл переориентации теплово-
го прогиба ротора, представленные в полярной системе координат (слева) и в
виде векторной диаграммы (справа), приведены на рисунке 14.

Здесь А1 и А2 - векторы вибрации на частоте вращения ротора, которым
соответствуют точки1 и2,DАm - вектор начальной механической неуравнове-
шенности, которому соответствует точка3, DА1и DА2 - тепловые векторы. Век-
тор А1 заканчивается в точке1 (амплитуда 13,6 мм/с, фаза30о), вектор
А2заканчивается в точке2 (амплитуда 12,2 мм/с, фаза 180о), вектор
DАmзаканчивается в точке3 (амплитуда 6,1 мм/с, фаза 110о), таким образом в
точках с максимальной вибрацией, иначе в точках с максимальным тепловым
прогибом, к вектору механической неуравновешенности за цикл добавляются
поочередно тепловые почти противофазные векторы DА1и DА2.В промежуточ-
ных положениях величина теплового прогиба ротора и тепловых векторов ме-
няется от нуля до максимума.

Изменение фазы вибрации на частоте вращения ротора не всегда сопро-
вождается существенным изменением амплитуды вибрации. Иллюстрацией
этому служит случай, связанный с нарушением горячей посадки облопаченного
массивного диска газовой турбины, возникающий в процессе эксплуатации
вследствие недостаточного охлаждения ротора при нарушении технологическо-
го регламента.

На рисунке 15 приведена динамика изменения амплитуды и фазы оборот-
ной гармоники вибрации газовой турбины. В продолжение примерно 10...15
мин после пуска агрегата амплитуда и фаза вибрации практически не изменя-



лись. Этому периоду соответствует отрезок АВ на графиках амплитуды и фазы
вибрации.

Рисунок 15. Разогрев и два цикла изменения амплитуды и фазы оборотной гар-
моники вибрации газовой турбины под влиянием разъединения посадки диска и
переориентации теплового дисбалансаротора

Далее, по мере развития теплового дисбаланса и нарушения посадки дис-
ка, амплитуда вибрации значительно возрастает (отрезок ВС) примерно в про-
должение 50...60 мин, фаза вибрации при этом изменяется в пределах 30о, что
свидетельствует о развитии изгиба ротора примерно в одном направлении.

В итоге амплитуда вибрации практически стабилизируется, что говорит о
примерно постоянной величине дисбаланса ротора, однако начинается цикли-
ческое изменение фазы. Этому периоду соответствуют отрезки CD и DE на
графиках амплитуды (А)  и фазы (j) длительностью примерно по 65...70 мин
каждый.

Эти же данные, воспроизводящие полный цикл переориентации теплово-
го дисбаланса ротора, представленные в полярной системе координат, приведе-
ны на рисунке 16. Отрезок АВ сливается в точку. Далее вибрация возрастает за
счет роста теплового дисбаланса (отрезок ВС). После того, как дисбаланс дос-
тигает максимального значения (посадка диска нарушена), он постепенно пере-
ориентируется против часовой стрелки относительно неподвижного поперечно-
го сечения ротора. Таким образом тепловой вектор вращается против часовой
стрелки относительно точкиА, отстоящей относительно начала координат на
11...13 мкм, соответствующей механической неуравновешенности ротора.



Рисунок 16. Изменение в поляр-
ной системе координат ампли-
туды и фазы оборотной гармо-
ники вибрациигазовойтурбины
под влиянием разъединения по-
садки диска и переориентации-
теплового дисбаланса ротора

7. Задевания
Задевания, особенно в уплотнениях, – одна из распространенных причин

теплового изгиба ротора. Основные факторы, вызывающие задевания, это:
- недостаточные радиальные зазоры;
- плохая центровка уплотнительных колец;
- расцентровка уплотнений при тепловых деформациях статорных узлов;
- большой  начальныйэксцентриситет  ротора;
- интенсивная (особенно низкочастотная) вибрация статора или ротора;
- повышенный зазор в уплотнениях и др.

Во многих случаях первоначальный тепловой прогиб вызывает усиление
задеваний и повышение тепловыделения в местах контакта вследствие сухого
трения.

При этом возникающие в момент задевания ударные импульсы во многих
случаях достаточно хорошо заметны на временных реализациях вибросигнала.
Наложенные на кривую вибрации, они следуют с временным интервалом, соот-
ветствующим одному обороту ротора.

Рисунок 17. Траектория движения шейки
вала в подшипнике скольжения при заде-
ваниях

На рисунке 17 приведена траектория движения шейки вала в подшипнике



скольжения при задеваниях вращающейся детали о неподвижный элемент ста-
тора. Появление на кривой движения ротора пятен и всплесков (один из таких
элементов на графике помечен стрелкой) встречается весьма часто, хотя их вид
в значительной мере зависит от характера задеваний.

На рисунке 18 приведена схема валопровода насосного агрегата с асин-
хронным электродвигателем, на которой стрелкой помечена плоскость задева-
ний детали ротора о неподвижный элемент статора, и гармонический состав
вибрации опор (первая оборотная гармоника помечена индексом fr,  вторая и
третья гармоники – 2fr,  3fr). Диагностические признаки неуравновешенности
ротора налицо.

Рисунок 18. Схема валопровода и размещения контрольных точек насосного
агрегата и гармонический состав вибрации опор при задеваниях ротором
статора. V, Н, А - вертикальные, горизонтальные и осевые компоненты виб-
рации

На рисунке 19 приведены форма и спектр сигнала вибрации задней под-
шипниковой опоры электродвигателя в горизонтальном направлении. Хорошо



заметны ударные импульсы, возникающие вследствие задеваний, наложенные
на практически синусоидальную кривую вибрации, следующие с временным
интервалом, соответствующим одному обороту. Один из импульсов помечен
стрелкой. Следует отметить, что возбуждаемая в момент задевания случайная
широкополосная вибрация не проявилась в виде сколько-нибудь заметного воз-
растания шумовой компоненты на графике спектра, что бывает достаточно час-
то.

Рисунок 19. Форма и спектр сигнала вибрации подшипниковой опоры электри-
ческой машины при задеваниях ротором статора

По мере нагрева участка ротора, касающегося статора, нарастает прогиб
и, соответственно, неуравновешенность ротора. Этот процесс может стать ла-
винообразным, особенно для крупных роторов, и потребовать экстренной оста-
новки агрегата. Нередко последствием задеваний является остаточный прогиб
ротора.

Задевания не всегда приводят к интенсивному росту вибрации. Они также
могут быть следствием, а не причиной вибрации. В большинстве случаев не-
большие задевания, например в радиальных уплотнениях, компенсируются ме-
стной фрикционной выработкой материала уплотнений. Подобный эффект так-
же иногда наблюдается при задеваниях муфтой защитного кожуха. В крупных
агрегатах, например сетевых насосах, выработка щелевых уплотнений может
привести к падению КПД на 5 % относительно номинального значения, что вы-
зывает возрастание издержек на электроэнергию.

Устранение тепловой неуравновешенности ротора– прежде всего за счет
устранения причин, вызывающих тепловой прогиб, а если это затруднено, то



балансировкой разогретого ротора в собственных подшипниках – может при-
вести к увеличению вибрации агрегата с холодным ротором (в пусковом режи-
ме). Однако приведенные выше меры не всегда могут дать положительный ре-
зультат, пример тому– термическая нестабильность дисбалансов ротора.



Лекция 11. НАРУШЕНИЯ СООСНОСТИ ВАЛОВ (РАСЦЕНТРОВКА)
Несоосностью называют состояние, при котором центральные оси соеди-

ненных валов на совпадают.
Если центральные оси несоосных валов остаются при этомпараллельны-

ми, то говорят, что имеет место параллельная несоосность.
Если центральные оси несоосных валов пересекаются в точке соедине-

ния, но не параллельны, тогда несоосность называется угловой. Почти все
встречающиеся на практике несоосности машин являются комбинацией этих
двух основных типов.

Несоосность приводит к следующим проблемам:
- сильный износ и нагрев муфты;
- передача осевой нагрузки через соединение при заклинивании муфты;
- растрескивание вала вследствие усталости, вызванной изгибом;
- чрезмерноенагружение подшипников;
- преждевременный выход из строя подшипников.

1. Причины несоосности
Несоосность обычно вызывается следующими причинами:

- неточная сборка составных частей, т.е. электродвигателей, насосов и т.п.;
- относительное смещение составных частей после сборки;
- силы, вызванные образованием усадочных раковин;
- деформации податливых опор вследствие скручивания;
- тепловое расширение конструкции машины;
- неперпендикулярность торцов муфты осям валов;
- нежесткость основания, из-за которой машина смещается вниз при затяжке

болтов.

2. Параллельная несоосность
Параллельная несоосность создает как поперечную силу, так и изгибаю-

щий момент на связанном конце каждого вала. На подшипниках с каждой сто-
роны муфты возникают высокие уровни вибрации на частоте 2×fr,  а также на
1×fr в радиальном и (или) тангенциальном направлениях, причем эти вибрации
находятся в противофазе. Чаще всего компонента 2×fr выше, чем 1×fr. При чис-
то параллельной несоосности осевые вибрации на частотах 1×fr и 2×fr невелики,
и также находятся в противофазе.



Если скорость машины не является постоянной, то уровень вибрации, вы-
званной дисбалансом, будет изменяться пропорционально квадрату скорости.
Если скорость удваивается, то амплитуда дисбалансной компоненты увеличит-
ся в 4 раза. В тоже время, уровень вибрации, вызванной несоосностью, не из-
меняется.

3. Угловая несоосность
При угловой несоосности на каждом валу возникает изгибающий момент.

Из-за этого создаются сильные осевые вибрации на частоте 1×fr (а также неко-
торая вибрация на 2×fr) на обоих подшипниках, находящиеся в противофазе.
Кроме того, присутствуют достаточно сильные уровни радиальной и/или попе-
речной вибрации на 1×fr и 2×fr, которые имеет одинаковую фазу с двух сторон
муфты.

Обычно для несоосных соединений характерны также достаточно высо-
кие осевые уровни вибрации на оборотной частоте 1×fr на подшипниках на
других концах валов!

Большинство случаев несоосности являются комбинацией двух описан-
ных выше типов, а их диагностика основана на преобладании пиков 2×fr над
пиками 1×fr, и на существовании сильных осевых пиков 1×fr и 2×fr.При этом
следует убедиться, что высокие осевые уровни 1×fr не вызваны дисбалансом
консольных роторов.

Несоосность сопровождается разными симптомами на разных машинах, и
для определения допустимых уровней вибрации на частотах 1×fr и 2×fr необхо-



димо проводить сравнение с усредненными спектральными данными исправно-
го оборудования.

4. Влияние температуры на несоосность
Наилучшая соосность любой машины всегда достигается только при од-

ной температуре, и вам повезет, если она будет соответствовать нормальному
рабочему режиму. Крайне важно проводить вибрационные измерения для диаг-
ностики несоосности при нормальной рабочей температуре машины.

Когда машина центруется, важно следовать процедуре, рекомендуемой
производителем. Иногда, например, специально оставляют небольшую несоос-
ность, которая будет выбрана при тепловом расширении в процессе разгона.

С помощью специального инструментария можно осуществить контроль
соосности на прогретой машине и сохранить результаты измерений для после-
дующего отслеживания во времени. Эти данные, дополненные вибрационными
трендами, позволяют наиболее удобным образом спланировать мероприятия по
центровке машины.

5. Изгиб вала
Вибрационная характеристика машины в случае изгиба вала схожа с ха-

рактеристикой несоосности, и их легко спутать. Изгиб вала электродвигателя
обычно происходит из-за неравномерного нагрева ротора с плохим стержнем и
вызывает на обоих подшипниках сильные осевые вибрации на частоте 1×fr и
2×fr, а также высокие радиальные и поперечные составляющие оборотной час-
тоты. Компоненты 1×fr на противоположных концах ротора будут иметь про-
тивоположные фазы.



Характер вибрации оборудования при нарушениях соосности валов (рас-
центровке) в большинстве случаев определяется конструкцией применяемых
соединительных муфт. Например, гибкие или подвижные муфты способны
компенсировать значительные нарушения соосности валов практически без из-
менения вибросостояния агрегата за счет ухудшения условий работы собствен-
ных элементов. Жесткие муфты полностью передают изменившиеся условия
работы валов на опоры, испытывая при этом лишь повышенные напряжения в
болтовых соединениях и вызывая значительное изменение реакций в опорах.
Зубчатые и полужесткие муфты допускают определенные нарушения соосно-
сти соединяемых валов при малозаметном изменении вибрационных процессов
в опорных элементах агрегата, но при этом для зубчатых муфт расцентровка
может иметь различные неблагоприятные последствия: ускоренный износ, де-
формации или поломки зубьев. Бывают случаи, когда муфта оказывается проч-
нее, чем смежный подшипник, что может привести к повреждению последнего.

В некоторых случаях конструкция и состояние муфты проявляются в по-
давлении диагностических признаков расцентровки на смежных подшипниках,
т.е. признаки расцентровки проявляются на внешних (относительно муфты)
подшипниках дефектно-сопряженных валов.

Таким образом, вибрация опор при расцентровке, хотя и не является ли-
нейной функцией степени развития последней, достаточно адекватно характе-
ризует способность агрегата, как системы, справляться с ней.

Характер вибрации при расцентровке зависит от величины и места при-
ложения неуравновешенных сил, крутящего момента, свойств и качества сма-
зочного слоя в подшипниках, а также состояния муфты. В вибрационном сиг-
нале обычно присутствуют компоненты колебания с частотой вращения ротора
и ее обертонами, при определенных условиях возможно появление низкочас-
тотной вибрации.

Влияние расцентровки на траекторию движения ротора в подшипнике
выражается в том, что ее форма по сравнению, например, с формой при дисба-
лансе несколько усложняется: если при дисбалансе обычно это эллипс, то при
расцентровке кривая становится менее округлой и может наблюдаться, напри-
мер, сильно вытянутый деформированный эллипс, бананообразнаяили вось-
меркообразная кривые. На рисунке 1 приведены примеры некоторых видов
траектории движения ротора в подшипнике скольжения при расцентровке, хотя
на практике встречаются и более сложные кривые.

В спектре вибрации практически всегда можно наблюдать преобладаю-
щие первую и (или) вторую гармоники частоты вращения ротора. Иногда на-
блюдается сравнительно высокий уровень и на гармониках с более высокими
номерами, обычно не превышающими 3...5. При нарушениях соосности валов в
спектре обычно наблюдается сравнительно низкий уровень шумов, что обу-
словлено малым уровнем случайной вибрации в вибрационном сигнале.



Рисунок 1. Примеры неко-
торых траекторий дви-
жения ротора в подшип-
нике скольжения при на-
рушениях соосности валов:
деформированный эллипс,
бананообразная и восьмер-
кообразная кривые

При значительных нарушениях соосности валов (и отсутствии других
развитых дефектов) для формы сигнала виброускорения во многих случаях
свойственна следующая особенность: почти периодическая, нехаотическая
временная развертка7. Количество преобладающих локальных максимумов за
оборот неизменно и обычно составляет один-два, а их пиковое значение может
флуктуировать от оборота к обороту в 1,2...2 раза и составляет обычно (0,3...1)g
при развитом дефекте, редко превышая 2g (при частоте вращения ротора 50Гц).

Форма сигнала виброскорости обычно имеет более упорядоченный (по
сравнению с формой сигнала виброускорения) характер: флуктуации значений
локальных максимумов кривой от оборота к обороту заметно меньше.

Кривая сигнала может быть асимметрична, положительные и отрицатель-
ные значения амплитуд могут отличаться в 1,2 ...1,5 раза8.

7 Необходимо помнить, что почти периодическая форма кривой виброускорения ха-
рактерна и при некоторых других дефектах, например дисбалансе.
8 Асимметричная вибрация может быть не связана с расцентровкой – подобный эф-
фект во многих случаях вызывается другими причинами, например односторонним
нарушением жесткости опоры или синхронными колебаниями.



На рисунке 2 приведены формы и спектры сигналов виброускорения и
виброскорости, измеренные с интервалом в несколько секунд на крышке задней
подшипниковой опоры электродвигателя насосного агрегата, валопровод кото-
рого имел расцентровку в вертикальном направлении.

Рисунок 2. Формы и спектры
сигналов виброускорения и виб-
роскорости подшипниковой опо-
ры электродвигателя насосного
агрегата при расцентровке

На спектрах горизонтальными стрелками помечены первая и вторая гар-
моники оборотной частоты. В спектре виброускорения обертоны роторной час-
тоты, хотя и незначительны по уровню, проявляются наглядней, чем в спектре
виброскорости. Уровень шумов невысок.

На формах сигнала вибрации вертикальными пунктирными линиями по-
мечены временные интервалы, соответствующие двум оборотам ротора. Сигнал
вибрации почти периодический, за один оборот ротора наблюдается два макси-
мума (минимума) кривой, в сигнале виброскорости пиковые значения локаль-
ных максимумов (от оборота к обороту ротора) практически неизменны, в сиг-
нале виброускорения флуктуируют в пределах 15 % (см. максимумы, помечен-
ные однонаправленными стрелками). Случайная вибрация практически отсут-
ствует.

После остановки агрегата была установлена расцентровка со следующи-
ми значениями: радиальный сдвиг в вертикальной плоскости составлял DV  =
0,32 мм, в горизонтальной плоскости – DH = 0,47 мм, излом оси в вертикальной
плоскости составлял Y = 0,12 мм/100 мм, в горизонтальной плоскости – X =



0,09 мм/100 мм. Следует отметить отличное техническое состояние агрегата:
после проведения центровки с применением лазерного центровочного оборудо-
вания интенсивность вибрации опор не превышала 1,1 мм/с.

Очень важно помнить, что анализ форм сигналов необходимо проводить
только в комбинации с анализом спектров, и выводы, если имеются какие-либо
особенности сигнала, использовать только как дополнительный довод в пользу
наличия дефекта!

По мере развития дефекта и изменения состояния оборудования (увели-
чения расцентровки и (или) изменения состояния муфты) в спектре обычно
возрастает вибрация на первой и (или) второй гармониках оборотной частоты.
Величину и соотношение последних используют в качестве диагностических
признаков степени нарушенности соосности валов.

Как правило, если отношение значений виброскорости второй и первой
гармоник оборотной частоты составляет 0,3...0,75, то состояние оборудования
не вызывает опасений и срок эксплуатации оборудования не ограничивают во
времени. Если это отношение составляет 0,75...1,5, вполне возможно наличие
какого-либо повреждения муфты даже при допустимом уровне вибрации, и
данная ситуация должна быть тщательно исследована и исправлена при первой
же возможности. Когда значение вибрации на удвоенной частоте вращения ро-
тора более чем в 1,5 раза превышает значение вибрации на частоте вращения
ротора, то расцентровка представляет серьезную проблему, которая, вероятно,
приведет к ускоренному износу муфты и, в конечном счете, выходу ее из строя.

На рисунке 3 приведен пример развития расцентровки валопровода на-
сосного агрегата, которая увеличивалась в течение трех весенних месяцев
вследствие неравномерной осадки свайного фундамента по мере изменений ха-
рактеристик грунта.

Апрель (нижний спектр) – вибрация в пределах, допускающих неограни-
ченную по времени эксплуатацию агрегата, в спектре преобладают 1× и 4× гар-
моники оборотной частоты.

Май (средний спектр) – вибрация существенно возросла и находится в
пределах, допускающих ограниченную по времени эксплуатацию агрегата, в
спектре по-прежнему преобладают 1× и 4× гармоники, причем вибрация на
первой возросла более чем в 3,5 раза, на четвертой – в1,4 раза.

Июнь (верхний график) – текущее значение вибрации в 1,9 раза превыси-
ло предельно допустимое. В спектре преобладает вибрация на частоте враще-
ния ротора.



Рисунок 3. Динамика изменения
спектров вертикальной компо-
ненты вибрации заднего под-
шипника электродвигателяпри
радиальной расцентровке вало-
провода насосного агрегата,
развивающейся вследствие не-
равномерной осадки свайного
фундамента

После останова агрегата была обнаружена практически только угловая
расцентровка со следующими значениями: радиальный сдвиг по вертикали DV
= 0,07 мм, по горизонтали DH = 0,04 мм, излом осей по вертикали Y=1,22
мм/100 мм, по горизонтали H=0,05 мм/100 мм. Эта расцентровка появилась в
результате весенней подвижки грунта и свайного фундамента в районе заднего
подшипника электродвигателя: опустилась задняя подшипниковая опора и ра-
ма. Вибрация на четвертой, восьмой и двенадцатой гармониках оборотной час-
тоты (помечена наклонными стрелками) и заметный уровень шумов в спектре
были связаны с развивающимися дефектами зубчатой муфты. После замены
изношенной муфты и центровки агрегата величина виброскорости на опорах не
превышала 2,1 мм/с.

При расцентровке может встречаться как поперечная, так и высокая осе-
вая вибрация, которая в ряде случаев значительно (в два и более раз) превыша-
ет поперечную.

Для угловой расцентровки характерна высокая осевая и (или) поперечная
вибрация на первой гармонике, но при этом может быть значительная вибрация
на второй, третьей и высших гармониках.

На рисунке 4 приведены спектры виброскорости, измеренные на задних
подшипниковых опорах электродвигателя и центробежного насоса в верти-



кальном, горизонтальном и осевом направлениях. На спектрах помечены пер-
вая гармоника и некоторые ее обертоны, значения которых превышают величи-
ну 1 мм/с.

Рисунок 4.Спектры вибрации
задних подшипниковых опор
электродвигателя и центро-
бежного насоса при изломе
оси валопровода, измеренные в
вертикальном, горизонталь-
ном и осевом  направлениях

После остановки агрегата была установлена расцентровка со следующи-
ми значениями: радиальный сдвиг в вертикальной плоскости
DV =0,05 мм, в горизонтальной – DH=0,03 мм, излом осей по вертикали Y =
0,34 мм/100 мм, по горизонтали H = 0,59 мм/100 мм.

При развитой радиальной расцентровке, как в случае горизонтального ра-
диального смещения, так и вертикального, вибрация в поперечной плоскости
обычно бывает несколько больше осевой, как на первой, так и на второй гармо-
нике оборотной частоты. При этом вибрация на второй гармонике часто преоб-
ладает в спектре. Примечательно, что в некоторых случаях наибольшей вибра-
ция бывает в направлении, перпендикулярном наибольшему смещению осей:
например при больших значениях радиального сдвига в горизонтальной плос-
кости преобладает вертикальная компонента вибрации.

На рисунке 5 приведены спектры виброскорости, измеренные на передних
подшипниковых опорах электродвигателя и центробежного насоса магистраль-
ного насосного агрегата в вертикальном, горизонтальном и осевом направлени-



ях. На спектрах стрелками помечена преобладающая вибрация на второй гар-
монике оборотной частоты и лопастная частота рабочего колеса насоса (7 лопа-
ток). После остановки агрегата была установлена расцентровка со следующими
значениями: радиальное смещение по вертикали DV =0,29 мм, по горизонтали
DH= 0,52 мм, излом осей в вертикальной плоскости
Y=0,09 мм/100 мм, в горизонтальной – H = 0,02 мм/100 мм.

Рисунок 5. Спектры вибра-
ции передних подшипниковых
опор электродвигателя и
центробежного насоса в
вертикальном, горизонталь-
ном и осевом направлениях
при радиальной расцентров-
ке валопровода

На практике в чистом виде радиальная или угловая расцентровки встре-
чаются гораздо реже, чем их комбинация. Поэтому на основе анализа только
пространственного распределения компонент вибрации и соотношения уровней
гармонических составляющих спектра достаточно сложно предсказать величи-
ны сдвигов и изломов осей в вертикальной и горизонтальной плоскостях (осо-
бенно при наличии других дефектов агрегата), но этого, в общем случае, обыч-
но и не требуется.

Косвенно можно судить об этом с достаточно большой вероятностью,
имея данные о температуре и давлении масляной пленки вкладышей подшип-
ников: при расцентровке давление и температура более низкого подшипника
будут меньше по значению, чем у смежного с ним, но расположенного выше.



Необходимо помнить, что для увеличения достоверности диагностирова-
ния необходимо основываться не только на данных спектрального анализа: в
случае расцентровки ценную дополнительную информацию можно почерпнуть,
сравнивая фазы вибрации оборотных гармоник, измеренные на разных под-
шипниковых опорах.

Очевидно, что если разность фаз вибрации на частоте вращения ротора
(или ее вторых гармоник) двух смежных подшипниковых опор различных уз-
лов агрегата в осевом направлении составляет 0 или 180о (т.е. векторы вибра-
ции синфазны или противофазны), то дефектное сопряжение локализуется ме-
жду подшипниками. Например, если на работающем оборудовании при сравне-
нии параметров осевой вибрации (измеренных с помощью датчиков относи-
тельной вибрации) обнаружится, что векторы вибрации на частоте вращения
ротора синфазны, то наиболее вероятно, что муфта заклинена, а если осевые
колебания вала не совпадают по фазе, то муфта не может быть заклинена. Ана-
логичная картина наблюдается и при анализе абсолютной вибрации подшипни-
ковых опор – вслучае расцентровки механические колебания смежных опор в
осевом направлении, измеренные с разных сторон муфты, должны находиться в
противофазе (при отсутствии вибрации, вызванной другими причинами).

В качестве иллюстрации вышеизложенного на рисунке 6 приведены гра-
фики амплитудных и взаимного фазового спектров вибрации в осевом направ-
лении внутренних подшипниковых опор электродвигателя и насоса сетевого
насосного агрегата при расцентровке со значениями: радиальный сдвиг в вер-
тикальной плоскости DV =0,06 мм, в горизонтальной – DH= 0,10 мм, излом осей
по вертикали Y = 0,35 мм/100 мм, по горизонтали H = 0,46 мм/100 мм. Также
был обнаружен дефект муфты. Разность фаз вибраций подшипников на частоте
вращения ротора составляет 190о (см. точки, помеченные стрелками), т.е. меха-
нические колебания находятся практически в противофазе. Для второй и треть-
ей гармоник оборотной частоты разность фаз составляет соответственно 5о и 7о,
т.е. механические колебания практически синфазны.

Часто и достаточно обоснованно администрация предприятий предостав-
ляет возможность проводить специальные исследования вибрации специали-
стам по вибродиагностике на работающем оборудовании только в крайнем слу-
чае – когда многократные ремонты не приводят к снижению вибрации или вне-
плановые остановки приносят ощутимый экономический ущерб. Но в момент
вывода агрегата или технологической установки из ремонта, что обычно проис-
ходит один раз в год, можно получить весьма ценную, хотя и не всеохваты-
вающую, информацию о вибрации. Это касается изучения влияния крутящего
момента и теплового состояния агрегата на вибрацию, снятия частотной харак-
теристики, а также получения каскадных спектров, что иллюстрируется ниже.



Рисунок 6. Амплитудные и
взаимный фазовый спектры
вибрации, измеренные в осе-
вом направлении на внутрен-
них подшипниковых опорах
электродвигателя и насоса
при изломе оси валопровода

В соответствии с рекомендациями завода-изготовителя при выводе ком-
прессорного агрегата из ремонта проводились испытания по следующей схеме:
пуск агрегата на холостом ходу, выдержка в течение четырех часов, четырех-
ступенчатое увеличение нагрузки до номинальной с выдержкой в течение од-
ного часа на каждой ступени, одноступенчатое снятие нагрузки и остановка аг-
регата. После этого предусматривалось проведение осмотра и, при необходи-
мости, – ремонт технологической установки перед пуском.

Центровка компрессора и мультипликатора проводилась без учета тепло-
вых расширений корпуса мультипликатора и опор компрессора после пуска аг-
регата, а также без учета толщины масляной пленки и типичного положения
шеек валов в подшипниках при работе под нагрузкой.

На рисунке 7 приведена картина поведения векторов вибрации на частоте
вращения ротора (измеренных в осевом направлении на передней подшипнико-
вой опоре компрессора, индексА, и крышке заднего подшипника быстроходно-
го вала мультипликатора, индекс В) в процессе нагружения агрегата. Векторы
вибрации 0ОА и 0ОВ получены при измерении вибрации непосредственно после
пуска агрегата, 1ОА и 1ОВ после четырехчасовой выдержки и достижения ста-
бильного теплового режима, 2ОА и 2ОВ при номинальной нагрузке агрегата. Та-



ким образом, векторы 10АА и 10ВВ – векторы вибрации, возникшие от тепловых
расширений мультипликатора и компрессора, а 21АА и 21ВВ – нагрузочные.
Можно считать, что эти векторы параллельны и разнонаправлены (для удобства
восприятия на графике проведены две параллельные прямые).

Рисунок 7. Векторная диа-
грамма вибрации при про-
греве и нагружении агре-
гата

Характер изменений параметров вибрации в этих и других контрольных
точках агрегата при его разогреве и нагружении указывает на расцентровку
компрессора и мультипликатора.

Кроме того, на рисунке 8 приведен взаимный фазовый спектр вибрации
вышеупомянутых контрольных точек после нагружения. Однонаправленными
стрелками на второй и третьей гармониках оборотной частоты отмечено, что
они находятся практически в противофазе, что также указывает на возможную
расцентровку.

Рисунок 8. Взаимный фазо-
вый спектр вибрации при
номинальной нагрузке

После остановки агрегата, в течение нескольких минут с помощью лазер-
ного центрователя были проведены измерения положения осей, значения кото-
рых составили: радиальное смещение в вертикальной плоскостиDV= 0,14 мм, в
горизонтальной – DH=0,16 мм, излом осей по вертикали Y= 0,04 мм/100 мм, по



горизонтали H = 0,02 мм /100 мм. Иначе говоря, если смотреть со стороны «не-
подвижного» мультипликатора, то ротор компрессора как бы сдвинулся в сто-
рону тихоходного колеса и вниз. На следующее утро вновь произвели измере-
ния положения осей «холодного» агрегата: радиальный сдвиг составил в верти-
кальной плоскостиDV=0,01 мм, в горизонтальной – DH=0,02 мм, излом осей по
вертикали Y= 0,01 мм/100 мм, по горизонтали H= 0,01 мм/100 мм.

Затем была произведена центровка агрегата и проведены повторные ис-
пытания.

На рисунке 7 приведены векторы вибрации 3ОА и 3ОВ  на оборотной час-
тоте ротора при работе с номинальной нагрузкой. Таким образом, можно ут-
верждать, что появление векторов вибрации 32АА  и 32ВВ связано с тем, что при
центровке не учитывались температурные расширения узлов агрегата и изме-
нение положения роторов в подшипниках при работе под нагрузкой.

Характерно, что эти векторы параллельны и противоположно направле-
ны. Их величина различна из-за различной жесткости и динамической податли-
вости опор.

Рисунок 9. Спектры вибрации
подшипниковых опор мульти-
пликатора и компрессора в
осевом направлении до и после
центровки с учетом влияющих
факторов

На рисунке 9 приведены спектры вибрации тех же контрольных точек
при номинальной нагрузке до и после центровки с учетом тепловых расшире-



ний и положения ротора. Вибрация компрессора существенно уменьшилась: на
частоте вращения ротора в 1,6 раза, а на ее второй и третьей гармониках– в6
раз. На мультипликаторе уменьшения общего уровня вибрации не произошло:
снижение в несколько раз вибрации, связанной с расцентровкой, которая про-
являлась на второй и третьей гармониках, сопровождалось увеличением обо-
ротной компоненты, поскольку в агрегате имелся другой источник вибрации
(синхронные колебания).

Таким образом, появление векторов вибрации 32АА  и 32ВВ , вызванных
расцентровкой и складывающихся с векторами вибрации 3ОА и 3ОВ , обуслов-
ленных другими причинами, приводило к незначительному уменьшению виб-
рации на мультипликаторе, а на компрессоре к значительному ее увеличению.
В целом по агрегату максимальная вибрация снизилась с 3,6 до 2,6 мм/с, то есть
почти на треть. Следует, однако, подчеркнуть, что использовать для анализа
взаимные фазовые спектры необходимо с определенной осторожностью.

Хотя имелись очевидные признаки расцентровки мультипликатора и
компрессора, векторы механических колебаний на оборотной частоте находят-
ся не в противофазе – угол между ними составляет около 80о (см. угол между
векторами 2ОА и 2ОВ на рисунке 7 и разность фаз между первыми гармониками,
помеченную наклонной стрелкой на рисунке 8). Это говорит о наличии значи-
тельной вибрации, связанной с другими причинами (синхронные колебания).
Таким образом, чем больше отношение вибрации, вызванной расцентровкой, к
вибрации, вызванной другими причинами, тем ближе этот угол к 180о.

В процессе вибромониторинга, сравнивая характер вибрации опор, впол-
не возможно отличить расцентровку от ослаблений жесткости, обладающих
различными наборами диагностических признаков. В этом случае полезно
сравнивать одновременно со спектрами вибрации и осциллограммы сигналов.

На рисунке 10 приведены спектры вибрации, измеренной на подшипни-
ковых опорах генератора (индекс Т) и возбудителя (индекс В) парового турбо-
агрегата. Состав частотных компонент спектра вибрации опор генератора ха-
рактерен для расцентровки и не вызывает сомнений – вибрация существенно
преобладает на первых двух оборотных гармониках практически на всех кон-
трольных точках как в поперечном, так и в осевом направлениях. Уровень шу-
мов низок. На первый взгляд характер вибрации подшипниковых опор возбу-
дителя свойственен ослаблению жесткости в совокупности с расцентровкой –
вспектрах вибрации обеих опор в горизонтальном, вертикальном и осевом на-
правлениях наблюдается достаточно интенсивная вибрация в частотном диапа-
зоне [1×fr…8×fr], причем в спектрах вибрации контрольных точек BIV и ВОН
преобладает третья гармоника оборотной частоты.



Рисунок 10. Спектры вибрации
подшипниковых опор генерато-
ра (Т) и возбудителя (В) парово-
го турбоагрегата

Рассмотрим одновременно спектры (наиболее характерные для наруше-
ний жесткости) и формы сигналов вибрации задней подшипниковой опоры воз-
будителя в горизонтальном и осевом направлениях, представленные на рисунке
11.

На формах сигналов виброускорения вертикальными пунктирными ли-
ниями помечены периоды времени, соответствующие одному обороту ротора.
Вертикальными стрелками на кривой вибрации помечены локальные максиму-
мы в течение двух последовательных оборотов ротора. Можно отметить, что
вибрация носит почти периодический характер. Число локальных максимумов
за оборот ротора практически не меняется. Случайная вибрация невелика. Та-
кая форма осциллограммы виброускорения, обычная при сильной расцентров-
ке, не типична для нарушения жесткости.



Рисунок 11. Спектры и фор-
мы сигналов вибрации внеш-
ней опоры возбудителя в го-
ризонтальном и осевом на-
правлениях

Таким образом, можно предположить, что на возбудителе наблюдалась
нелинейная жесткость опорной системы, не связанная с какими-либо дефекта-
ми. В дальнейшем, после остановки агрегата, была обнаружена и устранена
расцентровка генератора и возбудителя.

Каких-либо нарушений жесткости опорной системы возбудителя обнару-
жить не удалось.

Рассмотрим случай возникновения расцентровки на карданной соедини-
тельной муфте, которая, казалось бы, должна компенсировать любую расцен-
тровку. Объектом диагностики был бульдозер «Komatsu» модели D375
A-5, находивший в эксплуатации на разрезе «Виноградовский» ОАО «КТК».
Руководство разреза обратилось с жалобой на превышение предельно допусти-
мого уровня вибрации на рабочем месте машиниста бульдозера. Проведенное
диагностическое обследование выявило расцентровку валопровода на соедини-
тельной карданной муфте между приводным дизелем и распределительной ко-
робкой механических передач (рисунок 12).



Рисунок 12. Силовая передача бульдозера «Komatsu» (модель D375A-5) и кон-
трольные точки измерения вибрации

Как показали результаты измерений вибрации в 1 и 2 контрольных точках
величина виброскорости превышала предельно допустимые величины для дан-
ного класса машин (рисунок 13).

Вертикальная компонента виброскорости Поперечная компонента виброскорости

Рисунок 13. Спектры виброскорости на опорах карданной муфты
После устранения возникшего при сборке бульдозера рассогласования

валопровода вибрация на опорах карданной муфты стала удовлетворять требо-
ваниям стандартов (рисунок 14), а вибрация на рабочем месте машиниста буль-
дозера хотя и не достигла величин, полученных на заводе-изготовителе, но ста-
ла находится в границах ПДУ (рисунок 15).



Вертикальная компонента виброскорости

Рисунок 14. Спектры вибро-
скорости на опорах кардан-
ной муфты после центровки

Поперечная компонента виброскорости

Осевая компонента виброскорости



ПДУ

Результаты
Бачатской
лаборатории
(до центровки)

Результаты
после цен-
тровки

Результаты
японского тес-
та

Рисунок 15.Общий уровень виброускорения, замеренный на сиденье машиниста
бульдозера

Исправление рассогласования валов, возникшее на карданной соедини-
тельной муфте, производилось с использованием лазерного центровщика Fix-
turlazerGO фирмы Pruftechnik (рисунок 16).

Рисунок 16. Лазерный
центровщик Fixturlazer-
GO фирмы Pruftechnik



Лекция 12. НАРУШЕНИЕ ЖЕСТКОСТИ ОПОРНОЙ СИСТЕМЫ
Как известно, в устойчивом режиме вращения колебания идеально урав-

новешенного ротора отсутствуют, однако на реальный ротор воздействуют раз-
личные неуравновешенные силы, возбуждая вибрацию. Поскольку сами по себе
нарушения жесткости не являются источниками возбуждения вибрации, а лишь
вызывают отклик системы (агрегата) на воздействие неуравновешенных сил, то
в этом классе дефектов можно объединить те, которые приводят к изменению
жесткости опорной системы (в том числе изменению масс, колеблющихся вме-
сте с источниками возбуждения), и повышению вибрации оборудования. С по-
явлением дефектов этой группы вибрация иногда может многократно превы-
шать допустимые значения.

Влияние жесткости опорной системы на вибрацию очевидно. Амплитуда
вибрации обратно пропорциональна динамической жесткости

А = Р0Сd
-1,

гдеА– амплитуда вибрации; Сd– динамическая жесткость; Р0–амплитуда выну-
ждающей силы.

Существенно снижается динамическая жесткость в области резонанса.
При резонансе даже небольшие вынуждающие силы приводят к чрезмерной
вибрации опор. Для устранения этой проблемы необходима отстройка опорной
системы от резонанса изменением ее жесткости (обычно в сторону увеличения)
или массы.

Реальные опоры в вертикальном и горизонтальном направлениях обла-
дают различной жесткостью. Это свойство опор называется анизотропией. При
анизотропии частотные характеристики для вертикального и горизонтального
направлений различны. Например, при некоторой небольшой неуравновешен-
ности ось вращающегося ротора имеет не круговую орбиту, а эллиптическую,
причем большая ось эллипса лежит в направлении, близком к горизонтальному.
Соответствующие колебания совершают точки поверхности подшипника, при
этом на симметричном, относительно вертикальной плоскости, подшипнике
возникает асимметричная вибрация. Не следует, таким образом, сразу связы-
вать асимметричную вибрацию с односторонними нарушениями жесткости
опоры, например, с отрывом фундаментной плиты с одной стороны.

Нелинейная жесткость опор характеризуется нарушением пропорцио-
нальности между вынуждающей силой и деформациями. Вследствие нелиней-
ности при воздействии гармонической силы возбуждения (вызываемой, напри-
мер, неуравновешенностью ротора) и гармонических (или близких к гармони-
ческим) перемещениях вала опорная реакция может иметь сложный спектр, со-
держащий различные гармоники (субгармоники) оборотной частоты. Высшие
гармонические составляющие опорных реакций возбуждают колебания с соот-
ветствующими частотами.

Анизотропия и нелинейность в общем случае не связаны с какими-либо
дефектами, тем не менее их влияние на характер вибрации весьма велико. Су-
щественную нелинейность и анизотропию имеет масляный слой: поперечная



жесткость масляной пленки в несколько раз (по некоторым данным примерно
на порядок) ниже, чем вертикальная. На нелинейных опорах могут наблюдаться
субгармонические колебания, или субгармонический резонанс. Субгармониче-
ские колебания имеют частоту, в целое число раз меньшую частоты вращения,
при этом преобладают колебания с половинной частотой. Анизотропия и в
меньшей мере нелинейность могут возникать и в других элементах опоры при
отсутствии в них каких-либо дефектов.

Величина и характер вибрации при ослаблении жесткости зависят от сте-
пени развития дефекта (изменения жесткости системы), величины сил возбуж-
дения (зависящих или независящих от технологических параметров) и свойств
конкретного агрегата– анизотропии и нелинейности опорной системы (точно
предсказать последние на практике сложно). Вибрационный сигнал имеет
сложный характер, в нем обычно присутствуют колебания в широком диапазо-
не частот: вибрация с частотой возбуждения, ее гармониками и, возможно, суб-
гармониками, шумовая компонента и, иногда, другие частотные составляющие.

Промышленные агрегаты имеют большое количество соединений, ослаб-
ление жесткости которых может привести к повреждению или аварии.

Любое ослабление жесткости (механической разболтанности)– это
нелинейность,приводящая к возникновению гармоник оборотной часто-
ты во всех трех направлениях (рисунок 1).

Рисунок 1. Проявление
ослабления жесткости

Ослабления жесткости можно условно разделить на два класса:
1. Ослабления жесткости структурных элементов (опорной системы):
- фундамента (трещины на фундаменте, контакт стола фундамента и пере-

крытия, осадка фундамента, отрыв фундаментной плиты от фундамента и
др.);

- рамы;
- корпусных элементов (корпусные трещины);
- подшипниковых опор;
- неподвижных деталей подшипников;
- неподвижного направляющего аппарата и импеллеров.

2. Ослабления жесткости вращающихся элементов:
- деталей, крепящихся на роторе;



- ротора в подшипнике;
- люфты в зубчатых муфтах;
- люфты в редукторах.

ДИАГНОСТИЧЕСКИЕ ПРИЗНАКИ НАРУШЕНИЙ ЖЕСТКОСТИ
При некоторых видах нарушений жесткости траектория движения ротора

в подшипнике может сильно отличаться от эллиптической. На рисунке 2 при-
ведена траектория движения центра ротора электродвигателя за один оборот
при значительном износе вкладыша подшипника скольжения и ослаблении его
крепления.

Во многих случаях характерным признаком ослабления является зависи-
мость уровня и характера вибрации от направления измерений. Этот эффект
помечен горизонтальными стрелками: размах колебаний по вертикали состав-
ляет примерно 65 мкм, в то время как по горизонтали– менее 25 мкм.

Рисунок 2. Траектория
движения ротора мощного
электродвигателя за один
оборот при износе под-
шипника скольжения и ос-
лаблении резьбовых соеди-
нений

Весьма характерна также высокая гармоническая активность. Вертикаль-
ными стрелками помечены семь минимумов кривой, свидетельствующих о на-
рушении жесткости именно в этом направлении, в то время как в горизонталь-
ной плоскости их число значительно меньше.

Часто наблюдается так называемая пустая точка (помечена наклонными
стрелками)–большой разрыв траектории и (или) изменение направления дви-
жения ротора в момент завершения ротором одного оборота и прохождения
отметки угла на роторе мимо датчика9.

В правой части графика заметна небольшая повторная петля, наблюдае-
мая иногда при нарушении жесткости.

В спектре вибрации почти всегда можно наблюдать сравнительно интен-
сивную вибрацию на нескольких высших гармониках частоты возбуждения,

9Последний факт может говорить не только об ослаблении жесткости: подобный
эффект может свидетельствовать о наличии низкочастотной вибрации.



число которых колеблется от 2...3 до 10 и более, при сравнительно высоком
уровне шумов10, что обусловлено значительной долей случайных колебаний.

Примером такого спектра может служить приведенный на рисунке3. Го-
ризонтальными стрелками помечены некоторые из гармоник частоты вращения
ротора.

По мере изменения состояния оборудования (уменьшения жесткости сис-
темы) в спектре между высшими гармоническими составляющими могут появ-
ляться дробные гармоники частоты возбуждения kfr±(l/m)fr, где m– натураль-
ное число. При этом также возрастает и уровень шумов.

Рисунок3. Спектр вибрации
подшипниковой опоры электро-
двигателя насосного агрегата в
вертикальном направлении,
имеющего дефект прокладки
виброизолятора

На рисунке 4 приведена картина развития ослабления жесткости в тече-
ние десяти месяцев.

Январь – в спектре наблюдаются две преобладающие спектральные со-
ставляющие: на частоте вращения ротора и ее третья гармоника (помечена на-
клонной стрелкой) и относительно высокий уровень шумов – 0,3...0,4 мм/с.

Апрель – увеличивается гармоническая активность на частоте вращения
ротора и ее гармониках (помечены наклонными стрелками).

Июнь – вибрация на оборотной частоте и ее гармониках продолжает уве-
личиваться, появляется заметная вибрация на дробных гармониках частоты
вращения ротора (помечены вертикальными стрелками), возрастает уровень
шумов.

Ноябрь – резко возрос уровень вибрации на частоте вращения ротора.

10 Необходимо помнить, что высокий уровень шумов необязательно бывает свя-
зан с ослаблением жесткости – подобный эффект может появляться, например, при
дефектах подшипников качения.



Рисунок 4. Спектры вибрации,
иллюстрирующие развитие во
времени ослабления резьбовых
соединений в подшипнике сете-
вого насосного агрегата

После остановки при ревизии обнаружено аварийное состояние подшип-
ника. Вибрация на высших гармониках частоты возбуждения бывает весьма ве-
лика и может даже быть сравнима с вибрацией на частоте возбуждения.

Обычно с увеличением номера гармоники частоты возбуждения (особен-
но в случае развитых дефектов и больших значений возбуждающей силы) вели-
чина вибрации уменьшается. Но в процессе зарождения и развития дефекта
вибрация на одной или нескольких высших гармониках в продолжение ряда
измерений может превосходить вибрацию на частоте возбуждения.

Можно сказать, что чем ближе дефектное соединение (сочленение, место
с нарушением жесткости) к ротору (в системе «фундамент – рама – опора –
подшипник – ротор»), тем интенсивней проявляется нелинейность в вибраци-
онном сигнале, т.е. интенсивней проявление высших гармоник оборотной час-
тоты (или иной частоты возбуждения) по отношению к первой.

Если наблюдать спектр сигнала на экране анализатора, особенно анализа-
тора, работающего в реальном времени, то бывают хорошо заметны флуктуа-
ции гармоник– на экране анализатора от кадра к кадру значительно меняются
уровни вибрации на гармониках частоты возбуждения и уровень шумов (харак-



терные для нарушений жесткости). При этом усреднение спектров должно от-
сутствовать.

Рисунок 5. Три спектра, изме-
ренные с интервалом в 1 секун-
ду, при нарушении центровки и
износе вкладышей подшипников
воздуходувки с частотой вра-
щения ротора 25 Гц

На рисунке5 приведены спектры вибрации, иллюстрирующие этот эф-
фект. Горизонтальными стрелками помечены флуктуирующие по величине
уровни вибрации на второй и третьей гармониках оборотной частоты, а верти-
кальными–меняющийся уровень шумов.

При ослаблении жесткости (и отсутствии других дефектов)11 для времен-
ной развертки сигнала виброускорения свойственны в ряде случаев следующие
особенности:
- непериодический, хаотический характер кривой вибрации – нет повто-

ряющихся фрагментов временной развертки от оборота к обороту ротора;
- нерегулярные интервалы между преобладающими пиками, количество и

величина которых (в продолжение временного интервала, соответствую-
щего нескольким оборотам ротора) могут значительно меняться – пиковое
значение при этом может достигать величины 6g (здесь g – ускорениесво-
бодного падения)и более в случае развитых дефектов.

Однако этого может не наблюдаться (особенно при сильном развитии не-
которых видов нарушений жесткости) при удаленности плоскости ослабления
жесткости от ротора.

Форма сигнала виброскорости может иметь более упорядоченный харак-
тер (по сравнению с сигналом виброускорения), однако амплитуда сигнала
обычно бывает нестабильна от оборота к обороту (или в продолжение несколь-
ких оборотов) и может меняться иногда даже в несколько раз.

11 Эти же особенности временная развертка сигнала может иметь и при других дефек-
тах, например, подшипников качения.



Рисунок6. Формы сигналов
(верхний график – виброуско-
рение, нижний – виброско-
рость)

Примером этому служат временные развертки вибрационного сигнала,
приведенные на рисунке6, измеренные с интервалом в несколько секунд на
подшипнике электродвигателя (частота вращения ротора 50 Гц) насосного аг-
регата в вертикальном направлении, над имевшей дефект прокладкой виброи-
золятора.

Вертикальными стрелками помечены некоторые нерегулярные пики сиг-
нала виброускорения, количество и величина которых от оборота к обороту
значительно меняются, форма сигнала виброскорости менее (по сравнению с
сигналом виброускорения) хаотична. На кривой виброскорости парами верти-
кальных, горизонтальных и наклонных стрелок помечены периодические мак-
симумы, следующие с соответствующим одному обороту временным интерва-
лом (примерно 20 мс). Флуктуации значений помеченных максимумов доста-
точно велики.

Рисунок7. Форма сигнала вибрации подшипниковой опоры насоса



Если в предыдущем примере флуктуации помеченных максимумов на
кривой сигнала виброскорости могли вызываться накладывающимися на них
высокочастотными составляющими вибрации, то на изображенной на рисун-
ке7форме сигнала высокочастотная компонента вибрации невелика. Верти-
кальными пунктирными линиями помечены временные интервалы, соответст-
вующие одному обороту ротора насосного агрегата, имевшего ослабление же-
сткости (люфт в сопряжении опоры с рамой), а вертикальными стрелками – три
периодических максимума, величина которых в продолжение пяти оборотов
значительно уменьшилась.

При нарушениях жесткости кривая сигнала вибрации может быть сильно
асимметрична, положительные и отрицательные значения амплитуд могут от-
личаться в 1,5 и более раз12.

Рисунок 8. Форма сигнала осевой компоненты вибрации передней подшипнико-
вой опоры насоса при отставании подшипниковой опоры насоса от рамы агре-
гата

На рисунке 8 приведен пример асимметричной формы сигнала вибрации,
наблюдавшегося в осевом направлении на передней подшипниковой опоре на-
соса, при одностороннем отставании подшипниковой опоры насоса от рамы.
Стрелками помечены максимум и минимум, абсолютные значения которых от-
личаются более чем в два раза. Следует отметить почти периодический вид
сигнала вибрации, часто наблюдающийся при развитых нарушениях жесткости
и достаточной удаленности дефектного соединения от ротора. Интенсивность
вибрации при этом значительно превышала допустимое значение.

12 Асимметричная вибрация необязательно связана с односторонним нарушением же-
сткости опоры – подобный эффект может быть связан, например, с анизотропией и
нелинейностью характеристик опоры или комбинацией некоторых других дефектов
(синхронная вибрация).



Обычно при нарушениях жесткости вибрация анизотропная (одна из про-
странственных компонент вибрации по значению существенно превышает дру-
гие), и наибольшего значения в большинстве случаев достигает составляющая,
измеренная в направлении, перпендикулярном плоскости ослабления жестко-
сти. При горизонтальном положении ротора это вертикальная составляющая,
поскольку большинство разъемных соединений и плоскостей крепления пер-
пендикулярны именно вертикальному направлению. Обычно, но не всегда, при
отставании основания подшипниковой опоры от рамы в средней части возрас-
тают вертикальные вибрации, поскольку вместо нормальной деформации сжа-
тия стойки возникают изгибные деформации основания подшипника. Если
имеется отставание не в середине, а по краям подшипниковой опоры, то в этом
случае ослабляется жесткость установки в горизонтальном направлении и, со-
ответственно, возрастают горизонтальные компоненты вибрации. В случае од-
ностороннего неплотного прилегания опоры к раме её жесткость будет зависеть
от многих факторов.

Необходимо сравнивать отношение величин вибрации в поперечном и
вертикальномнаправлениях и, в случае когда оно больше 4, это может служить
признаком чрезмерной податливости опоры.

Надежный важнейший диагностический признак нарушения жесткости–
изменение характера вибрации при переходе через границу дефектного сопря-
жения. Для обнаружения таких изменений снимают контурную характеристику
в различных точках агрегата или структурного элемента, измеряя амплитуду и
фазу вибрации на первой (а иногда и высших) гармонике.

Если смежные части агрегата или его узла имеют значительно отличаю-
щиеся значения амплитуд и фаз вибрации, то имеются относительные движе-
ния этих частей (элементов), то есть нарушение жесткости. При достаточной
жесткости системы «опора – фундамент» вибрация должна плавно уменьшать-
ся (без скачков амплитуды и фазы) от крышки подшипника до фундамента в
2...5 раз (в среднем 2,5...3 раза).

Рисунок 9. Контурная
характеристика вибра-
ции передней опоры на-
соса в горизонтальном
направлении



При ослаблении жесткости фундамента часто наблюдается повышенная
вибрация не только подшипниковых опор, но и статора электромашины, кор-
пусных деталей, возможно фундаментной плиты, болтов и др. В спектре значи-
тельно преобладают первая, вторая и реже третья и четвертая гармоники обо-
ротной частоты. Для локализации ослабления снимается контурная характери-
стика (рисунок 9), которая позволила обнаружить скачок фазы на 60о и умень-
шение вибрации в 4 раза между рамой и плитой фундамента, произошедший
между контрольными точками 7 и 8.

В процессе проверки прилегания рамы к фундаменту и поверхностей
фундаментной плиты было обнаружено отставание по краям рамы в области
обеих опор насоса и коробление фундаментной плиты в районе опорной по-
верхности.

В ряде случаев при ослаблении жесткости наблюдается влияние крутяще-
го момента на вибрацию агрегата. Это происходит при зависимости сил возбу-
ждения от крутящего момента, при увеличенных зазорах в подвижных соеди-
нительных муфтах (ослабление посадки муфт, износ и разрушение рабочих по-
верхностей, нарушение контакта по зубьям, кулачкам, пружинам), при отрыве
опорной поверхности от фундамента под действием реактивного момента ста-
тора и др.

Вибрация насосного агрегата с консольным расположением ротора насо-
са (электродвигатель мощностью 30 кВт, подшипники качения и трехкулачко-
вая соединительная муфта) превышала норму. После проведения измерений аг-
регат был остановлен и выведен в ремонт. При ревизии было установлено раз-
рушение резиновой прокладки трехкулачковой муфты.

Рисунок 10. Спектры (слева) и формы (справа) вибрации подшипниковой опо-
ры насоса при дефекте соединительной трехкулачковой муфты

Вибрация была велика на всех опорах агрегата и существенно преоблада-
ла в вертикальном направлении. На рисунке 10 приведены формы сигналов
виброускорения и спектры сигналов виброскорости, измеренных на переднем
подшипнике насоса в вертикальном направлении при ступенчатом разгружении



агрегата от номинальной нагрузки до половины номинальной нагрузки, а затем
до холостого хода. Примерно такой же вид спектра был характерен и для ряда
других контрольных точек.

В спектрах преобладают четыре гармоники «кулачковой» частоты, соот-
ветствующей утроенной частоте вращения ротора, помеченные горизонталь-
ными стрелками.

Спектр и форма сигнала вибрации типичны для ослабления жесткости:
высокая гармоническая активность, высокий уровень шумов, непериодическая
форма кривой виброускорения.

По мере уменьшения крутящего момента вибрация, вызванная люфтом в
муфте (помечена горизонтальными стрелками), снижалась, причем наиболее
интенсивно при малых значениях крутящего момента. Характерно, что СКЗ и
пиковое значение виброускорения при уменьшении нагрузки изменились зна-
чительно меньше, по сравнению с этими же параметрами виброскорости, –
примерно на 20...30 %, как и уровень шумов в спектре. Интенсивная вибрация
указывает на развитый дефект.

После остановки была произведена ревизия заднего подшипника, обна-
ружено и устранено ослабление резьбовых соединений крепления крышки
вкладыша подшипника, после чего установили корректирующие массы и пус-
тили агрегат. Верхний спектр на рисунке 11 измерен при номинальной нагруз-
ке. Можно отметить значительное снижение вибрации на частоте вращения ро-
тора и высших (³3×fr) ее гармониках, а также снижение уровня шумов. Верх-
ний спектр характерен для расцентровки с параллельным смещением осей,
нижний– для нарушений жесткости и расцентровки.

Рисунок 11. Спектры
вибрации до и после
проведения баланси-
ровки в собственных
подшипниках и ремон-
та подшипника

Этот пример подтверждает необходимость и обязательность использова-
ния для диагностики всех имеющихся данных: спектров и форм сигналов, на-
грузочных и контурных характеристик, результатов балансировки, результатов



влияния на вибрацию тепловой деформации опор при прогреве и начальных за-
зоров в подшипниках после проведения ремонта, а также любой другой имею-
щейся информации.

Сравнение уровней вибрации по подшипникам насосного агрегата явно
указывает на локализацию дефекта на насосе, вероятнее всего в области перед-
него подшипника, где текущие значения вертикальной и осевой составляющих
вибрации многократно превысили допустимые значения.

В спектрах вибрации (рисунок 12) заметна характерная для нарушений
жесткости высокая гармоническая активность: наблюдается до шести интен-
сивных гармоник оборотной частоты. Имеется также вибрация на так называе-
мой промежуточной частотной составляющей fm(не совпадающей с подшипни-
ковыми частотами). Подробней о промежуточных частотах будет рассказано в
лекции, посвященной дефектам зубчатых передач. Вокруг промежуточной час-
тотной составляющей fmимеются многочисленные боковые частотные состав-
ляющие fm±kfr, говорящие о возможной связи нарушений жесткости с зубчатой
муфтой.

Рисунок 12.Формы и
спектры сигналов вибра-
ции, измеренных на пе-
редней подшипниковой
опоре насоса вверти-
кальном и осевом на-
правлениях, при наруше-
нии посадки соедини-
тельной муфты

Формы сигналов вибрации также весьма характерны для ослабления же-
сткости. Примечательны двойные ударные импульсы, встречающиеся один раз
за оборот (некоторые из них помечены двойными стрелками), возникающие в
результате нарушения посадки.



Нарушение посадки вращающихся с валом насадных деталей может при-
водить к сложным вибрационным процессам, появляющимся при проскальзы-
вании детали на валу, обусловленным одновременным существованием и взаи-
модействием различных источников возбуждения.

На рисунке13 приведены спектры вибрации заднего и переднего (индек-
сы 1 и 2)подшипниковых щитов электродвигателя и передней и задней опор на-
соса (индексы 3 и 4), измеренные в вертикальном направлении на насосном аг-
регате, имевшем нарушение посадки насадного диска на валу на входе рабочего
колеса центробежного насоса. Другие составляющие вибрации подшипников в
других направлениях измерений имеют похожий характер. Сравнение уровней
вибрации по подшипникам насосного агрегата указывает на локализацию де-
фекта на насосе, вероятнее всего в области переднего подшипника. Анализ
спектров выявляет характерную для нарушений жесткости высокую гармони-
ческую активность, спектры имеют сложный частотный состав, а также наблю-
дается достаточно высокий уровень шумов (см. участки спектров, помеченные
стрелками).

Рисунок 13. Спектры виб-
рации подшипниковых опор
насосного агрегата в вер-
тикальном направлении при
нарушении посадки насад-
ного кольца на валу насоса



На рисунке14 приведены спектры вибрации передней подшипниковой
опоры насоса в вертикальном направлении до (нижний спектр) и после возник-
новения нарушения посадки насадного кольца на валу насоса (верхний спектр).

Рисунок 14. Спектры
вибрации передней под-
шипниковой опоры насо-
са в вертикальном на-
правлении до и после
возникновения наруше-
ния посадки насадного
кольца на валу насоса

Нарушение посадки кольца приводит к появлению в спектре малозамет-
ной и трудно обнаруживаемой составляющей fmна частоте 6,8 Гц, вклад кото-
рой в общую величину вибрации крайне мал, в то время как крутильные коле-
бания ротора, возникающие из-за периодического изменения жесткости посад-
ки кольца при проскальзывании, приводят к значительной угловой модуляции
частоты вращения ротора. Следовательно, появляются весьма заметные боко-
вые частотные составляющие k×fr±n×fm вокруг компоненты на частоте враще-
ния ротора и ее гармоник. В частности, две из них, возникшие вокруг состав-
ляющей на частоте fr, помечены на рисунке 14 индексами fr+fm и fr-fm.



Лекция 13. ДЕФЕКТЫ ПОДШИПНИКОВ СКОЛЬЖЕНИЯ
Дефекты подшипников скольжения и причины их выхода из строя можно

условно разделить на две группы, в соответствии с которыми будет изложен
материал:
- низкочастотная вибрация подшипников, возникающая вследствие потери

динамической устойчивости вращения ротора и нарушения условий смаз-
ки;

- вибрация, связанная с дефектами изготовления, сборки и эксплуатации
опорных и упорных подшипников скольжения, включающих различные
дефекты сборки и подгонки подшипников и отклонение их геометрических
размеров от номинальных, эксплуатационный износ подшипников, дефек-
ты состояния шеек, нарушение качества поверхности материала вкладыша
и др.

Различные дефекты подшипников скольжения часто бывают взаимосвя-
заны между собой. Например, повышенная вибрация и износ подшипника мо-
гут приводить к потере динамической устойчивости.

Характер проявления вибрационных процессов при зарождении и разви-
тии различных дефектов подшипников скольжения может быть весьма разно-
образным и зависит от множества факторов. Основными из них являются:
- величина и место приложения возбуждающих сил;
- перераспределение опорных реакций и нагруженность опор;
- величина и форма крутящего момента;
- физико-механические свойства смазки, качество смазочного слоя и усло-

вия его работы в подшипниках;
- частота вращения ротора;
- степень развития дефектов подшипников, в том числе приводящих к неус-

тойчивости ротора (например, перераспределение реакций опор при экс-
плуатационных расцентровках) и др.

В вибрационном сигнале могут присутствовать колебания с частотой
вращения ротора, возможно ее гармониками, субгармониками и дробными гар-
мониками, а также некратные частоте вращения ротора низкочастотные и сред-
нечастотные составляющие и случайная вибрация.

Большинство дефектов подшипников скольжения генерируют в спектре
колебания на субгармониках оборотной частоты. Иногда также возникают гар-
моники самих субгармонических пиков, что указывает на тяжело повреждение
подшипника.

1. Низкочастотная вибрация подшипников
В машинах с длинными гибкими роторами, например, в паровых и газо-

вых турбинах, всегда имеется, по крайней мере, один изгибный резонанс с соб-
ственной частотой ниже рабочей скорости вращения. Эти собственные частоты
называют критическими скоростями. Они возбуждаются, когда скорость вра-



щения ротора в процессе разгона совпадает с собственной частотой. По этой
причине разгон должен быть достаточно быстрым, чтобы машина долго не на-
ходилась в критическом режиме.

Первая, то есть низшая, критическая скорость f1,кр соответствует основ-
ной моде изгибных колебаний ротора. В случае жесткой установки подшипни-
ков резонансные колебания имеют значительную амплитуду.

Если подшипники закреплены более свободно, то они будут двигаться и
поглощать энергию резонанса, слегка снижая величину колебаний.

Второй критический резонанс соответствует прецессии основной массы
ротора. Он приводит к воздействию на подшипники больших сил на оборотной
частоте, но сам ротор перемещается не очень сильно, и поэтому данную крити-
ческую скорость иногда трудно заметить при разгоне.

Та же критическая скорость при податливых подшипниках сопровожда-
ется более сильной вибрацией.

Низкочастотная вибрация подшипников в большинстве случаев связана с
потерей динамической устойчивости вращения ротора. Потеря динамической
устойчивости вращения ротора возникает, когда циркуляционные силы масля-
ной пленки и (или) аэродинамические циркуляционные силы превосходят силы
демпфирования. Это явление характерно для подшипников, имеющих цилинд-
рическую или эллиптическую расточку вкладыша, и часто встречается у быст-
роходных агрегатов с легкими роторами, агрегатов с вертикально расположен-
ной осью вращения роторов, машин с малой нагрузкой на подшипники или с
относительно большой длиной (площадью) опорной части подшипника. Потере
динамической устойчивости способствуют снижение нагрузки (т.е. разгрузка)
подшипника, повышение вязкости смазывающей жидкости, повышение зазоров
в подшипнике, перекосы оси вкладыша по отношению к оси вращения (шейки)
ротора, разгружающее неуравновешенное усилие, проблемы маслоперепускной
канавки и др.

Рассмотрим более подробно явления, происходящие в подшипниках
скольжения при потере динамической устойчивости.

1.1. Срыв масляного клина (Oilwhirl)
Срыв масляного клина – это состояние, которое характеризуется сильной

вибрацией между 0,38×fr и 0,48×fr. Он никогда не проявляется точно на 0,5×fr,
но всегда на чуть более низких частотах. Срыв возникает вследствие чрезмер-
ного зазора и слишком легкого радиального нагружения подшипника, что при-
водит к скоплению масляной пленки в одном месте и вынуждает цапфу пере-
мещаться внутри подшипника по кругу с частотой, немного меньшей оборот-
ной (рисунок 1).

Срыв – это серьезная неисправность, которая требует немедленного вме-
шательства, так как она может достаточно быстро привести к возникновению
прямого контакта металлических деталей внутри подшипника.

Опыт эксплуатации агрегатов, имеющих гибкие роторы, показывает, что
такое снижение устойчивости, а в отдельных случаях возникновение высокоин-
тенсивных автоколебаний на масляной пленке, присуще роторам с рабочей час-



тотой вращения, лежащей в промежутке между первой критической частотой
вращения ротора (f1,кр)и ее удвоенной величиной (2f1,кр). В большинстве случа-
ев вихревая смазка связана с существенной разгрузкой подшипника или пово-
ротом вектора нагрузки на подшипнике против вращения вала (другие причины
приведены ранее).

Рисунок 1. Всплытие
цапфы ротора на мас-
ляном клине

Всплытие цапфы ротора на масляном клинеи его срыв(вихревая смазка)
может вызывать интенсивную вибрацию на частоте (0,42...0,48)×fr и ее гармо-
никах. Эта вибрация определяется прямой прецессией вала в подшипнике под
действием смазки.

Влияние вихревой смазки на форму траектории движения цапфы вала в
подшипнике скольжения заключается в том, что она по сравнению, например, с
формой траектории при дисбалансе значительно усложняется: если при дисба-
лансе обычно это эллипс, то при вихревой смазке внутри эллипса появляется
петля, вращающаяся в направлении движения ротора.

Рисунок 2. Траектория
движения цапфы вала в
подшипнике скольжения
при срыве масляного клина

На рисунке 2 приведена достаточно типичная траектория движения цап-
фы вала в подшипнике скольжения при её всплытии на масляном клине и пе-



риодическом срыве масляного клина, хотя на практике встречаются и более
сложные кривые. Цифрой 1 на кривой помечена точка, соответствующая нача-
лу одного из оборотов ротора, цифрой 3 – точка, соответствующая завершению
этого оборота и началу следующего оборота ротора, цифрой 2 – точка, соответ-
ствующая завершению второго оборота ротора (а также цикла вращения, со-
стоящего из двух оборотов ротора). Таким образом, за временной интервал, со-
ответствующий одному обороту ротора, можно увидеть примерно половину
одного цикла вращения. Петля вращается в направлении движения ротора (на-
правление движения ротора помечено горизонтальной стрелкой) и обычно по-
ворачивается на 360о и возвращается примерно в исходное положение за 12...50
оборотов ротора или 6...25 циклов вращения (что зависит от отношения частот
колебаний составляющей вихревой смазки и вращения ротора). В приведенном
примере цифрой 5 помечено начало, а цифрой 4 – окончание одного из после-
довавших далее циклов вращения.

Рассмотрим более подробно влияние вихревой смазки на характер вибра-
ции турбоагрегата К-200-130 (рисунок 3).

Рисунок 3. Изменение гармони-
ческого состава вибрации под
влиянием нарушения центровки
и вихревой смазки:
Т – турбина, G – генератор,
V, H, A – пространственные ком-
поненты вибрации,
S0,41 – спектральная составляю-
щая на частоте 0,41fr,
S1 ,S2 ,S3 ,S4-10 – спектральные
составляющие, соответственно,
первой, второй, третьей и выс-
ших гармоник оборотной частоты

При пуске в эксплуатацию была обнаружена низкочастотная вибрация в
районе 4-7 опорротора турбины низкого давления и генератора. Частотный со-
став вибрации включал в себя полосу низких частот 10... 48 Гц (S0,41), частоту



вращения ротора (S1),  ее вторую (S2) и третью (S3) гармоники, а также полосу
152... 500 Гц (S4-10).

Причиной низкочастотной вибрации оказалось нарушение центровки ро-
торов турбины низкого давления и генератора (что очевидно, если проанализи-
ровать соотношение частотных составляющих вибрации), приведшее к разгруз-
ке четвертой и шестой опор (индексы контрольных точек на рисунке 3 –Т0 и
G1) более чем на 50 %. Разгрузка указанных опор сопровождалась и более низ-
кими величинами температуры и давления в масляном клине соответствующих
подшипников. Был поставлен вопрос о возможности дальнейшей, пусть даже
кратковременной, эксплуатации турбоагрегата.

Известно, что низкочастотная вибрация может и не говорить о достиже-
нии агрегатом предельного состояния, если образующая ее составляющая
(0,42…0,48)×kfrневелика и имеет малую флуктуацию по амплитуде. Необходи-
мо постоянно сравнивать величину низкочастотной составляющей с величиной
вибрации на частоте вращения ротора: опыт показывает, если низкочастотная
вибрация значительно меньше вибрации на частоте вращения ротора, агрегат
может успешно работать в течение достаточно длительного времени.

Рисунок 4. Спектры вибрации
опоры №4 в горизонтальном на-
правлении под влиянием наруше-
ния центровки и вихревой смазки

На рисунке 4 приведены два спектра виброперемещения опоры №4 в го-
ризонтальном направлении. Верхний спектр получен при обработке вибросиг-
нала среднеарифметическим спектральным усреднением по восьми спектрам, а
нижний спектр получен в режиме так называемого максимального пика, в этом
случае каждая частотная составляющая итогового спектра выбирается макси-
мальной из восьми составляющих той же частоты, собранных в процессе по-
следовательного измерения и обработки восьми спектров.

Переход от режима работы виброанализатора со среднеарифметически-
мусреднением к режиму с максимальнымпиком привел к возрастанию низко-
частотной составляющей вибрации почти на 50 %. Таким образом, неустойчи-
вость вибрации на частоте 21,02 Гц, помеченной на рисунке наклонными



стрелками, очевидна. Следует также обратить внимание на то, что уровни ком-
понент вибрации, порожденных проблемами масляного клина и дисбалансом
ротора, соизмеримы по величине. Вибрация других контрольных точек (T0V,
Т0А, G1H, G1A) имеет подобный характер. Эти факты говорят о наличии зна-
чительной проблемы.

На графиках спектров стрелками помечены третьи гармоники низкочас-
тотной вибрации, лежащие между первой и второй гармониками частоты вра-
щения ротора. Их не следует путать с дробными гармониками частоты враще-
ния ротора (l,5×fr, 2,5×fr ...), которые могут сопровождать нарушения жестко-
сти, в частности от износа подшипников скольжения. Значительный износ
подшипников скольжения также может приводить к потере устойчивости мас-
ляного клина.

На рисунке 5 приведена форма сигнала виброперемещения опоры №4 в
горизонтальном направлении. Временные интервалы между вертикальными
пунктирными линиями, нанесенные на график через каждые 20 мс, соответст-
вуют одному обороту ротора. Кривая виброскорости от оборота к обороту ме-
няется: через каждые два или три оборота ротора следует максимум, вызывае-
мый вибрацией, порожденной в масляном клине. На 20 оборотов ротора прихо-
дится примерно восемь таких максимумов, что и соответствует вибрации на
частоте 0,42×fr.

Рисунок 5. Форма сигнала вибро-
скорости опоры №4 в горизон-
тальном направлении под влиянием
нарушения центровки и вихревой
смазки

Значительное снижение общего уровня вибрации и полное устранение
низкочастотной вибрации было достигнуто путем правильной центровки тур-
боагрегата с учетом тепловых деформаций фундамента.

1.2. Взбиваемая смазка (Oil whip)
Взбиваемая смазка или масляные биения– это очень серьезная неисправ-

ность, которая иногда имеет место в больших многороторных агрегатах, рабо-
тающих на скоростях выше критических. Взбиваемая смазкавозникает, когда
частота вибрации, возбуждаемая срывом масляного клина, совпадает с собст-



венной частотой вала ротора. В результате возбуждается резонанс, сопровож-
дающийся очень большими уровнями вибрации. Масляное биение иногда воз-
никает при запусках машин с длинными валами. Поскольку собственная часто-
та определяется конфигурацией самой механической системы, частота масля-
ных биений не зависит от скорости. Этим ониотличаютсяот простого срыва
масляного клина, частота возбуждения которого изменяется с изменением ско-
рости вала.

Данный факт лежит в основе метода выявления масляных биений.
В отличие от срыва масляного клина возникновение таких автоколебаний

на масляной пленке чаще встречается у роторов с рабочими частотами враще-
ния, вдвое превышающими их первую критическую частоту, и требует подвода
внешней энергии, подпитывающей вихрь, связанной, например, с воздействием
вибрации или нагрузки. Взбиваемая смазка может вызывать интенсивную виб-
рацию подшипника скольжения на частотах, близких к первой критической
частоте вращения ротора и ее гармониках.

Иллюстрацией может служить такой случай: во время пуска турбоагрега-
та К-300-240-ТВВ-320-2 возникли низкочастотные колебания, наиболее интен-
сивные в районе шестого подшипника (генератора со стороны турбины), кото-
рые нарастали по мере увеличения нагрузки. Размах виброперемещения достиг
140 мкм при 100 % нагрузке. Вертикальная компонента вибрации в 1,5...2 раза
превышала горизонтальную. Вибрация других опор была существенно меньше.
На рисунке 6 приведен спектр вертикальной составляющей вибрации опоры №
6.

Рисунок 6. Спектр вертикальной со-
ставляющей вибрации опоры N6 под
влиянием взбиваемой смазки

Вертикальными стрелками на рисунке 6 помечена первая (15,54 Гц) и не-
которые высшие (31,08; 46,62; ... Гц) гармоники низкочастотных колебаний.
Горизонтальными стрелками помечены частота вращения ротора (50 Гц) и ее
гармоники. Наклонными  стрелками  помечены боковые составляющие первой
(34,45 и 56,54 Гц), а также второй (84,46 и 116,54 Гц) гармоник оборотной час-
тоты, порожденные первой гармоникой низкочастотной компоненты. Частота
15,54 Гц практически совпадает с первой критической частотой ротора генера-
тора. Поэтому несомненно, что причиной вибрации в данном случае является
проблема масляного клина подшипника № 6.



При разгрузке турбоагрегатас 290 МВт до 200 МВт получен каскадный
спектр вибрации (рисунок 7). По мере снижения нагрузки низкочастотная ком-
понента вибрации уменьшалась: пиковое значение виброперемещения на пер-
вой критической частоте ротора (помечена вертикальной стрелкой) снизилось с
61 до 2,5 мкм. Таким образом, было отмечено, что при нагрузке агрегата, пре-
вышающей некоторую пороговую величину (примерно 80 % от номинальной),
возникала низкочастотная компонента вибрации, а при его разгрузке до вели-
чины, примерно равной (65...70) % номинальной, вибрация на частоте 15,54 Гц
снижалась примерно на 40 дБ. Характерно также и то, что при снижении на-
грузки амплитуда и фаза вибрации на частоте вращения ротора и ее второй
гармонике практически не изменялись.

Рисунок 7. Каскадный
спектр вертикальной со-
ставляющей вибрации
опоры №6 при масляном
биении

Роторы генераторов обычно имеют неодинаковую жесткость в двух глав-
ных взаимно перпендикулярных направлениях (анизотропные роторы), при
вращении которых собственная частота в течение одного оборота немного, что
приводит к появлению боковых частот. На рисунке 7 наклонными стрелками
помечены боковые частотные составляющие вокруг частоты вращения
ротораfr, которые практически исчезают с падением нагрузки.

Взбиваемая смазка, вызывающая вибрацию на критической частоте рото-
ра паровой турбины или центробежного компрессора, часто возбуждается аэ-
родинамическими циркуляционными силами. Для возбуждения механических
колебаний аэродинамическими циркуляционными  силами весьма характерно
наличие некоторой пороговой нагрузки, при которой возникает интенсивная
низкочастотная вибрация. На рисунке 8 приведен спектр вибрации паровой
турбины, возникающей при превышении пороговой нагрузки (80 % номиналь-
ной). Стрелками помечена собственная частота ротора турбины 26,29 Гц и не-



которые ее гармоники. Примечательно, что частота вращения ротора меньше
его удвоенной собственной частоты.

Рисунок 8. Спектр вертикальной
составляющей вибрации опоры
паровой турбины

В результате работ по снижению парового возбуждения, достигнутого
перераспределением радиальных и осевых зазоров в проточной части турбины,
низкочастотная вибрация была устранена.

Средством против срыва масляного клина и масляных биений является
достаточно малый зазор и соответствующее радиальное нагружение подшип-
ника.

1.3. Сухой вихрь (Dry whirl)
Сухой вихрь– низкочастотная вибрация, возникающая при разрыве мас-

ляной пленки и контакте (сухом трении) между валом и подшипником из-за не-
равномерной или неправильной смазки подшипника (нарушение подачи и каче-
ства масла). В этих условиях при контакте поверхности вала и подшипника по-
является скрип и в результате скачкообразное движение вала, сопровождаю-
щееся обычно повышением температуры подшипника. При этом может возбу-
ждаться  вибрация на резонансных частотах подшипника, субгармониках час-
тоты вращения ротора (например, 1/2×fr или 1/3×fr), гармонических (kfr)  и
дробных гармонических частотах (1,5; 2,5; 3,5 ...)×frкак в области средних, так
и высоких частот.

Влияние сухого вихря на форму кривой траектории движения ротора в
подшипнике заключается в том, что она, по сравнению, например, с формой
кривой при вихревой смазке, имеет неподвижную петлю, появляющуюся при
наблюдении двух и более последовательно выводимых на экран виброанализа-
тора оборотов ротора. На рисунке 9 приведен пример траектории движения
геометрического центра вала в подшипнике скольжения при возникновении су-
хого вихря, хотя на практике встречаются и более сложные кривые. Горизон-



тальной стрелкой показано направление движения ротора. Цифрой 1 на кривой
помечено начало первого оборота ротора, цифрой 2 – завершение первого обо-
рота и начало второго оборота ротора, цифрой 3 – завершение второго оборота
ротора (а также цикла вращения, состоящего из двух оборотов ротора). Таким
образом, за временной интервал, соответствующий одному обороту ротора
можно увидеть половину одного цикла вращения. Петля неподвижна.

Рисунок 9. Траектории дви-
жения вала в подшипнике
скольжения при возникнове-
нии сухого вихря

На рисунке 10 представлен спектр вибрации при перекосе оси вкладыша
подшипника и оси вращения ротора (нарушение верхнего и боковых зазоров
подшипника), в результате чего возникла неравномерная смазка и разрывы
масляной пленки, приводящие также к небольшим резонансным колебаниям
опоры.

Вертикальными стрелками (частоты  16,65 и 24,99 Гц) помечены субгар-
монические составляющие спектра на 1/2×fr и 1/3×fr. Горизонтальными стрел-
ками (74,99; 125,0; 174,99; ... Гц) помечены дробные гармонические частоты
(1,5, 2,5, 3,5 ...)×fr, наклонными стрелками помечены колебания на резонансных
частотах опор (29,7; 52,2 Гц). В спектре отмечается высокий уровень обертонов
оборотной частоты, в частности величина пикового виброперемещения седьмой
гармоники оборотной частоты соответствует среднему квадратическому значе-
нию виброскорости 5,4 мм/с. Высок также уровень шумов. Температура под-
шипника достигала при этом предельно допустимого значения.



Рисунок 10. Спектр виб-
рации при возникновении
неравномерной смазки и
разрывов масляной пленки

Возникновение сухого вихря иногда бывает связано с высокой вибрацией
(иногда низкочастотной резонансной вибрацией) трубопроводов технологиче-
ской обвязки.

2. Вибрация, связанная с дефектами изготовления, сборки и эксплуата-
ции подшипников скольжения

2.1. Дефекты опорных подшипников
Опорные подшипники воспринимают радиальные усилия на ротор и фик-

сируют его радиальное положение относительно корпуса. Основные причины
выхода из строя опорных подшипников следующие:
- повышенное давление в радиальном направлении из-за нарушений техно-

логических или расчетных режимов;
- нарушение подачи масла и качества смазки;
- дефекты сборки и подгонки;
- эксплуатационный износ и загрязнение подшипников.

Повышенное давление и нарушение подачи и качества масла мало влия-
ют на характер вибрации агрегатов, в большинстве случаев эти причины при-
водят к повышению температуры и (или) давления в масляном клине наиболее
нагруженных подшипников. Это явление обычно сопровождается ускоренным
износом и (или) повреждением баббитового слоя вкладыша подшипника, наво-
лакиванием материала подшипника на шейку вала и может привести к внезап-
ному скоротечному выходу подшипника из строя.

Нарушение подгонки и последующая приработка (и свойственные ей ди-
агностические признаки)– явление временное, обычно возникающее при выво-
де агрегата из ремонта и пуске его в эксплуатацию. Маловероятно сохранение



диагностических признаков небольших нарушений подгонки и приработки у
агрегата после нескольких месяцев эксплуатации.

Приработка подшипника обычно сопровождается повышенной вибраци-
онной активностью в области средних и высоких частот.

Следует помнить, что симптомы, присущие дефектам подгонки и зафик-
сированные с помощью датчиков относительной вибрации, могут говорить о
наличии царапин или других дефектов поверхности вала.

Наиболее надежными диагностическими признаками нарушений подгон-
ки и приработки являются достаточно характерные изменения формы кривой
сигнала виброперемещения и траектории движения вала в подшипнике.

Рисунок 11. Траектория дви-
жения ротора в подшипнике
скольжения, наблюдавшаяся в
процессе приработки под-
шипника

На рисунке 11 приведена траектория движения вала в подшипнике
скольжения, наблюдавшаяся в процессе приработки подшипника электродвига-
теля при выводе компрессорного агрегата из ремонта. Весьма характерно в
этом случае наличие прямолинейных участков, помеченных вертикальными и
горизонтальными стрелками. Наклонной стрелкой указано направление враще-
ния ротора.

На рисунке 12 приведены форма сигнала виброскорости и спектр сигнала
виброперемещения подшипниковой опоры электродвигателя, полученные с
помощью датчика абсолютной вибрации. На кривой вибрационного сигнала
имеется плоская площадка, как и на кривой орбиты. В спектре виброускорения
отмечается высокая активность в области высоких и средних частот.



Рисунок 12. Форма и
спектр сигнала вибрации
подшипниковой опоры, на-
блюдавшиеся при наруше-
нии подгонки и приработке
подшипника

Повышенный радиальный зазор и (или) его неравномерность в подшип-
нике вследствие дефектов изготовления или эксплуатации приводят к сложной
зависимости жесткости смазочного слоя от угла поворота, что практически все-
гда вызывает увеличение вибрации на частоте вращения ротора и особенно ее
высших гармониках.

Разболтанность подшипника вызывает появление гармоник основной
частоты fr, а в серьезных случаях – гармоник половинных порядков (0,5×fr).
Часто причиной возникновения гармоник половинных порядков является дро-
жание подшипника в корпусе (рисунок 13). Иногда при очень сильной разбол-
танности появляются даже субгармоники (1/3×fr и 1/4×fr).

Рисунок 13. Характерный
спектральный состав виб-
роскорости при увеличен-
ных зазорах в подшипнике
скольжения

Однако определенная неравномерность зазора может повысить устойчи-
вость вращения ротора в подшипнике, для чего, например, применяется эллип-
тическая расточка вкладыша подшипника.



Нарушение верхнего и боковых зазоров в подшипнике может также при-
водить к разрыву масляного клина и возникновению сухого вихря, что сопро-
вождается, как указывалось ранее, повышением температуры подшипника.

На рисунке 14 приведены форма и спектр (средний график) сигнала абсо-
лютной, а также спектр относительной вибрации (верхний график) подшипни-
ковой опоры, наблюдавшиеся при повышенном зазоре (эксплуатационном из-
носе) подшипника. В обоих спектрах наблюдается значительная активность
высших гармоник оборотной частоты в области высоких и средних частот. Од-
нако гармоническая активность в области средних частот абсолютной вибрации
выше, чем относительной в силу нелинейности влияния масляного клина и по-
следующих разъемных соединений на характер трансляции сигнала. Распро-
странение колебаний через масляный клин и разъемные соединения подшипни-
ка приводит также к существенному возрастанию уровня случайной вибрации.
Наблюдаемая при этом форма сигнала вибрации характерна для нарушений же-
сткости.

Рисунок 14. Форма и спектры
сигнала абсолютной и отно-
сительной вибрации подшип-
никовой опоры при повышен-
ном зазоре (эксплуатационном
износе) подшипника

На рисунке 15 приведены форма и спектр сигнала вибрации подшипни-
ковой опоры электродвигателя насосного агрегата, наблюдавшиеся в процессе
приработки при пониженном (относительно номинальной величины) зазоре и
развивающемся наклепе подшипника. Диагностические признаки в этом случае



практически совпадают с диагностическими признаками нарушений жесткости
и приработки подшипника.

Рисунок 15. Форма и спектр
сигнала вибрации подшипнико-
вой опоры, наблюдавшиеся при
пониженном зазоре и наклепе
подшипника

Нарушение состояния баббитового слоя во вкладыше подшипника может
приводить к появлению импульсов (возрастанию случайной вибрации) на вре-
менной развертке вибрационного сигнала в момент приближения траектории
движения вала к локальным дефектам, иногда это сопровождается повышением
температуры подшипника. Жесткость масляной пленки в момент приближения
вала к локальному дефекту уменьшается, что происходит один раз за оборот
вала (fr), а также в этот момент происходят флуктуации давления при упруго-
гидродинамическом взаимодействии.

Нарушения жесткости крепления подшипников связаны с нарушением
плотности прилегания вкладышей (колодок, опорных подушек) к постели, на-
рушением плотности прилегания вкладышей друг к другу в разъеме и наруше-
нием натяга между крышкой подшипника и верхним вкладышем. Все эти де-
фекты имеют диагностические признаки нарушений жесткости, которые изло-
жены в материалах к лекции 10.

2.2. Дефекты упорных подшипников
Упорные подшипники воспринимают осевое усилие, действующее на ро-

тор, и фиксируют его осевое положение относительно неподвижной проточной
части корпуса и лабиринтных уплотнений в компрессорах, насосах, турбинах и
вентиляторах, в электродвигателе– относительно статора и других неподвиж-
ных конструктивных элементов.

Основные причины выхода из строя упорных подшипников (как и опор-
ных) следующие:
- повышенное давление в осевом направлении из-за нарушений технологи-



ческих или расчетных режимов, у компрессоров – из-за износа уплотнений
думмиса при повышенной вибрации (вызванной другими причинами);

- нарушение подачи масла и качества смазки;
- загрязнение подшипников;
- дефекты сборки и подгонки;
- эксплуатационный износ;
- мгновенный выход из строя при попадании в компрессор даже небольших

количеств жидкости.
Дефекты сборки и подгонки подшипников включают в себя:

- перекос по вертикали или горизонтали поверхности вкладыша опорного
подшипника относительно упорного диска, перекос вкладыша при крепле-
нии крышки подшипника (в этих случаях шейка ротора взаимодействует
только с кромкой вкладыша и только с частью комплекта рабочих коло-
док);

- угловое смещение упорного диска или корпуса упорного подшипника, что
вызывает вибрацию в осевом направлении;

- нарушение величины номинального осевого зазора в подшипнике (как пра-
вило, в пределах 0,25...0,35 мм) вызывает вибрацию в осевом направлении;

- недостаточная площадь контакта (прилегание менее 70 %) вызывает виб-
рацию в осевом направлении и рост температуры в подшипнике.

Ослабление крепления деталей упорного подшипника вызывает вибра-
цию в осевом направлении и имеет диагностические признаки нарушений же-
сткости, которые рассмотрены в лекции 10.

В большинстве случаев дефекты упорных подшипников вызывают уве-
личение вибрации в осевом направлении, при этом нередко наблюдается рост
температуры.В качестве примера рассмотрим случай вывода из ремонта ком-
прессорного агрегата, когда в процессе приемочных испытаний была обнару-
жена вибрация, превышающая допустимые значения, установленные для дли-
тельной эксплуатации агрегата.

Рисунок 16. Изменение СКЗ
виброскорости опор центро-
бежного компрессора при не-
достаточной площади кон-
такта и нарушения величины
номинального осевого зазора в
опорно-упорном подшипнике

На рисунке 16 приведено распределение вибрации по подшипниковым
опорам. Легко заметна преобладающая вибрация компрессора в осевом и гори-
зонтальном направлениях.

Осевую вибрацию опор компрессора могут вызывать различные причи-
ны, такие как расцентровка, неуравновешенность ротора, дефекты упорного



подшипника и др. Распределение вибрации по опорам и характер спектров
(преобладающая вибрация наблюдается на частоте вращения ротора компрес-
сора fr,2= 79,6 Гц в осевом и чуть меньше в горизонтальном направлениях) ско-
рее говорят о дефекте упорного подшипника, хотя на практике подобная карти-
на встречается, как говорилось выше, и при других дефектах.

Рисунок 17. Спектры виб-
рации передней и задней
подшипниковых опор ком-
прессора под влиянием не-
достаточной площади
контакта и нарушения ве-
личины номинального осе-
вого зазора в упорном
подшипнике

Важнейшим диагностическим признаком в этом случае оказался рост
температуры упорного подшипника, величина которой достигала уровня, огра-
ничивающего срок эксплуатации агрегата.

Поскольку температура упорного подшипника достигала предельно до-
пустимого значения и наблюдалась преобладающая вибрация на оборотной
частоте, особенно на задней подшипниковой опоре в осевом направлении,
предположили наличие дефекта сборки и подгонки упорного подшипника, а
точнее – нарушение величины номинального осевого зазора в подшипнике и
(или) недостаточную площадь контакта. Агрегат был остановлен и проведена
ревизия подшипника, в результате которой были обнаружены обе причины: в
частности, прилегание поверхностей составляло примерно 60% площади. После
устранения дефекта и пуска агрегата в эксплуатацию уровень вибрации снизил-
ся до 2,5 мм/с.



Лекция 14. ДЕФЕКТЫ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ
Ресурс основной части энергомеханического оборудования малой и сред-

ней единичной мощности определяется, в основном, ресурсом подшипников
качения (ПК).

Подшипник качения – это узел машины с ограниченным сроком службы,
к которому предъявляются высокие требования. Функциональный срок их
службы определен множеством внешних факторов, приводящих к поврежде-
ниям, наиболее важные из которых приведены в таблице 1.
Таблица 1 Факторы, приводящие подшипники качения к выходу из строя

Процесс Результирующий эффект

Производство Неоднородность материала
Производственные допуски

Хранение/ транспортировка
Удары при погрузке
Тряска

Монтаж

Деформация
Неправильная установка
Пространственные допуски
Ошибки регулировки

Эксплуатация

Перегрузка
Неправильная смазка
Инородные частицы (пыль)
Инородная среда (газ)
Влажность
Перегрев

Даже в случае применения дорогих подшипников высокого качества эти
факторы по истечении некоторого времени приведут к повреждению и в конце
концов к поломке подшипника. Причины поломок могут быть разделены на
две группы, а именно на нормальные и экстраординарные причины(таблица
2).
Таблица 2 Причины отказов подшипников качения

Причина Относительная вероятность от-
каза

Нормальные
Износ
Усталость
Коррозия

51
25
18
8



Экстраординарные
Деформация
Вмятины
Образование трещин
Перегрев

49
14
12
12
11

Наиболее эффективный, достоверный и экономичный метод оценки со-
стояния подшипников– анализ механических колебаний. Хотя дефекты изго-
товления, сборки и эксплуатации подшипников влияют на сигнал вибрации
различным образом и имеют разные диагностические признаки, правильно со-
ставленный их комплекс позволяет обнаруживать и различать на начальной
стадии развития все виды дефектов, определять состояние подшипника и обес-
печивать достаточно достоверный прогноз его работоспособности.

Параметры вибрации агрегатов с подшипниками качения в значительной
мере определяются конструктивными особенностями подшипникового узла
(например, радиальные, радиально-упорные, спаренные подшипники) и самого
агрегата (например, с горизонтальным и вертикальным положением ротора, со-
отношением статических нагрузок и др.). Кроме того, на вибрацию подшипни-
ков качения оказывают влияние три группы факторов:
- нелинейная жесткость подшипников;
- дефекты изготовления и сборки подшипниковых узлов;
- дефекты эксплуатации (усталостное разрушение материала, повреждения

от повышенного износа, разрушения, вызываемые изменением зазоров и
посадок между деталями подшипников и опорами ротора, и повреждения
из-за нарушений смазки).

Последние две группы факторов охватывают всевозможные дефекты ко-
лец, тел качения и сепараторов, нарушения и ослабления жесткости в местах
посадок и превышения зазорами номинальных значений, перекосы подшипни-
ка, недостаточность, прекращение или изменение качества смазки, возникнове-
ние которых может быть взаимосвязано. Например, усталостное разрушение
подшипников качения появляется в виде выкрашивания материала дорожек ко-
лец и тел качения и может происходить из-за чрезмерно больших нагрузок. Из-
нос деталей подшипника выше допустимого, особенно тел качения и поверхно-
стей колец, приводит к увеличению радиальных зазоров и смещению ротора.
Выход сепаратора из строя происходит вследствие нарушений сборки подшип-
ников, действия больших осевых нагрузок, выкрашивания дорожек качения,
усталостного разрушения и др. Проскальзывание внутреннего кольца подшип-
ника относительно тел качения приводит к износу поверхностей качения. Не-
достаток и нарушения качества смазки приводят к пластической деформации
тел качения, наволакиванию материала на поверхности дорожек и износу сепа-
ратора.

Проведенный на одном из предприятий входной контроль показал, что от
10 до 90 % подшипников, в зависимости от партии, содержат дефекты изготов-
ления. Результаты анализа опыта эксплуатации оборудования позволяют ут-
верждать, что основными причинами выхода из строя подшипников качения,



при условии начального монтажа бездефектного подшипника, являются:
- нарушения смазки – 40 %;
- нарушения сборки и установки – 30 %;
- неправильное применение, повышенная вибрация и др. – 20 %;
- естественный износ – 10 %.

Если дефекты в подшипниках качения вовремя не распознаны, то они
могут привести к значительным последующим повреждениям, таким как:
- заедание подшипника;
- повреждение гнезда подшипника;
- деформация или поломка вала;
- поломка передач;
- повреждение вентиляторов двигателей;
- повреждение корпуса машины;
- повреждение соединительных муфт;
- воспламенение смазки и т.д.

В каждом случае машина должна быть остановлена для более или менее
дорогого (в зависимости от размеров повреждения) демонтажа, ремонта и по-
вторной сборки.

1. Источники вибрации в дефектных подшипниках
Повреждение происходит в подшипниках качения из-за локальной не-

равномерности материала, усталостных трещин на поверхностях контакта в
подшипнике, деформации и разрушения тел качения. Изменения в геометрии
подшипника создают импульсы при входе в контакт тел качения с поврежден-
ными областями. Эти периодические импульсы приводят к вибрации и звуко-
вым колебаниям, которые передаются через внешнюю обойму и корпус под-
шипника. Их общепринятое название –ударные импульсы (рисунок 1).

Рисунок 1. Подшипник качения и
ударные импульсы, генерируемые в
подшипнике качения при прокаты-
вании тел качения по дефекту на-
ружного кольца



Ударные импульсы из поврежденного подшипника характеризуются
очень быстрым ростом переднего фронта и чрезвычайно короткой длительно-
стью импульса, сравнимой с интервалом чередования (величина, обратная ин-
тервалу чередования, называется частотой повреждения).

Амплитуда импульсов – мера мощности удара, зависящая, кроме про-
странственной протяженности повреждения, также от скорости и условий на-
грузки в подшипнике. Частота повреждения определена геометрией подшип-
ника, условиями сборки и скоростью вращения вала.

Так же, как абсолютные колебания подшипника отражают техническое
состояние машины и ее отдельных узлов и деталей, так и ударные импульсы
содержат всю важную информацию относительно состояния всего подшипни-
ка и его элементов:
- внешней обоймы подшипника;
- внутренней обоймы подшипника;
- тел качения;
- сепаратора.

Поэтому аналогично оценке общего состояния машины в целом или от-
дельных ее узлов (в зависимости от стоящей задачи – оценивается ли состоя-
ние подшипника в целом или состояние его отдельных элементов) может быть
использован узкополосный (дискретный) или широкополосный (общий) метод
анализа высокочастотных компонент вибрации.

Сначала рассмотрим оценку общего состояния подшипника, которая
описывает состояние подшипника одним отдельным измеренным значением.
Узкополосный метод анализа для дискретной локализации повреждения эле-
ментов подшипника рассмотрен позднее.

2. Оценка общего состояния подшипников качения
В настоящее время не существует общепризнанных международных

стандартов или руководящих материалов, которые бы предписывали метод и
процедуру измерения, а также содержали бы оценки состояния подшипника.
По этой причине используется целый ряд методов измерения и оценки, кото-
рые базируются на измерении, обработке и описании ударных импульсов тем
или иным способом. Рассмотрим три наиболее распространенных и дающих
хорошую сходимость с практическими наблюдениями метода оценки техниче-
ского состояния подшипников качения на основе анализа ударных импульсов.



2.1 Измерение количественных характеристик состояния подшипника мето-
дом BEARCON (Schenck)
Метод BEARCON1, используемый фирмой Schenck, основан на измере-

нии ударных импульсов и вибрации на корпусе машины. Применяемый датчик
ускорения по типу идентичен обычному акселерометру с резонансной часто-
той около 32 кГц. Ударные импульсы, наложенные на низкочастотный вибра-
ционный сигнал, заставляют датчик вибрировать с частотой резонанса 32 кГц,
генерируя соответствующий электрический сигнал, наложенный на сигнал,
пропорциональный амплитуде низкочастотных колебаний собственно маши-
ны.

Датчик может быть сравнен в этом случае со звонком, который звонит с
периодом следования ударных импульсов. После каждого удара звонок вибри-
рует с собственной частотой в течение некоторого времени, а сила воздейст-
вия, равная амплитуде ударного импульса, определяет громкость звука звонка,
пропорциональную амплитуде вибрации на резонансной частоте.

Поэтому выходной сигнал датчика ускорения является суперпозицией
сигналов, пропорциональных амплитудам вибрации и ударных импульсов, оп-
ределенных в точке измерения (рисунок2).

Чтобы подавить высокоэнергетические низкочастотные колебания ма-
шины и постоянно присутствующий электронный шум в высокочастотной об-
ласти, сигнал датчика пропускают через полосовой фильтр с полосой пропус-
кания 15 – 60 кГц.

Рисунок 2. Прохождение сиг-
нала при измерении техниче-
ского состояния подшипника
методом BEARCON:

а – ударный импульс пере-
крывает вибрационный сиг-
нал;

б – ударный импульс, из-
мененный полосовым фильт-
ром с полосой пропускания
15-60 кГц;

в – ударный импульс после
прохождения пикового детек-
тора;

г – представление энергии
сигнала в относительных еди-
ницах BCU2

1BEARCON – Bearing Conditions (состояниеподшипника)
2BCU – BearingConditionUnits (Единицысостоянияподшипника).



После этого в обработанном таким образом сигнале по существу оста-
ются только ударные импульсы. Специально разработанный фирмой Schenck
детектор размера пиков затем определяет энергию ударных импульсов, кото-
рая пропорциональна амплитуде, длительности и периодичности ударных им-
пульсов. Применительно к подшипнику качения это означает, что количество
энергии содержит информацию относительно размера, места и числа повреж-
дений в подшипнике.

Детектор размеров пиков представляет эту информацию как калибро-
ванное измерение в единицах BCU.

Измерения для оценки состояния подшипника любым из методов (смот-
ри ниже) должны проводиться как можно ближе к соответствующему под-
шипнику: предпочтительно проводить измерения непосредственно на внешней
обойме подшипника, хотя радиальные измерения на корпусе подшипника мо-
гут также поставлять ценные, значимые результаты (рисунок 3). Чем больше
расстояние между источником ударных импульсов и точкой измерения, тем
меньшим будет измеряемый сигнал. Нужно избегать таких точек измерения,
между которыми и источником ударных импульсов имеются различные пре-
пятствия на пути сигнала (ребра жесткости, утонения или утолщения стенок,
соединения разнородных материалов и т.п.), потому что каждый переход через
препятствие создает ослабление или искажение (при наличии резонанса в зоне
перехода, лежащем в том же частотном диапазоне) измеряемого сигнала.

Рисунок 3. В переходной зоне часть
энергии ударных импульсов, генерируе-
мых подшипником, отражается, что
уменьшает величину измеренного сигна-
ла. Приемлемы точки измерения 1 и 2 ,
но не приемлемы – точки 3 и 4

Измерения ударных импульсов для оценки состояния подшипника могут
быть произведены датчиком ускорения, присоединенным к измерительной
точке с помощью щупа, с использованием магнитного держателя или посред-
ством резьбового соединения (смотри лекцию 3).

Самый большой сигнал и результаты с лучшей повторяемостью будут
получены в случае привинчивания датчика к корпусу подшипника в точке из-
мерения.

Оценка состояния подшипника на основе единичного измерения факти-
чески невозможна, потому что амплитуда и периодичность следования удар-



ных импульсов зависят от множества влияющих факторов, таких как условия
установки подшипника, скорость вращения, условия нагрузки, допуск монта-
жа и условия смазки. Кроме того, на величину ударных импульсов влияют, как
уже отмечалось ранее, положение измерительной точки на корпусе и способ
присоединения датчика.

Точность оценки значительно улучшается, когда измерения проводятся с
одинаковым интервалом в течение некоторого длительного периода времени, а
в качестве критерия оценки используется полученный временной тренд энер-
гии ударных импульсов.

В идеале график измерений должен быть начат с нового подшипника,
который имеет определимое начальное состояние с ресурсом работоспособно-
сти, равным 100 %.

Согласно опыту, накопленному разработчиком данного метода, под-
шипник достигает поврежденной стадии, когда значения BCU превышают ве-
личины, измеренные на новом подшипнике, в 10-20 раз.

Обязательным условием для получения сопоставимых результатов и
правильной последующей оценки технического состояния является то, что
единичные, последовательные измерения должны быть проведены при одина-
ковых условиях эксплуатации машины в тех же измерительных точках, в том
же направлении и теми же способами установки датчика.

На рисунке 4 приведен пример измерения ударных импульсов по выше-
приведенной методике для оценки технического состояния подшипников ка-
чения насосного агрегата.

Рисунок 4. Изменение
состояния подшипника
на двигателе привода
насосного агрегата

Чтобы определить связь между состоянием подшипника и значениями
энергии ударных импульсов, измеренных в относительных единицах BCU с
постоянным интервалом в течение длительного периода времени, начиная с
момента установки нового подшипника, значения BCU были сравнены с визу-
ально определяемым повреждением. Измерения были проведены с использо-
ванием акселерометра с резонансной частотой возбуждения, равной 32 кГц, в
отмеченной точке около подшипника. Условия эксплуатации подшипника
(скорость, нагрузка и условия смазки) были почти идентичны при каждом из-
мерении, так что измеренные значения можно было сравнивать.
2.2 Метод ударных импульсов (Shock pulls method)

Метод ударных импульсов, разработанный шведской фирмой SPM, по



своей методологии в части измерительной процедуры аналогичен методу
BEARCON фирмы Schenck, но в методологии оценки технического состояния
существенно отличается от него.

При оценке технического состояния по методу SPM отдельно анализи-
руются низко- и высокоэнергетические ударные импульсы, формирующиеся в
подшипнике качения (рисунок 5).
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Рисунок 5. Оценка со-
стояния подшипника
качения по методу
SPM

Низкоэнергетические ударные импульсы, генерируемые подшипником,
являются часто повторяющимися, в отличие от высокоэнергетических им-
пульсов, которые имеют, как правило, большую скважность3. Для каждого ти-
па импульсов определяется среднее квадратическое значение (СКЗ) виброу-
скорения в логарифмических единицах dB, а оценка технического состояния
производится на основе сравнения СКЗ уровня низкоэнергетических ударных
импульсов (HR) и разницы СКЗ (Delta) уровня высокоэнергетических (LR) и
низкоэнергетических (HR) импульсов (рисунок 5).

Если значения HR и Delta лежат в области A, то состояние подшипника
качения оценивается как хорошее. Область B оценивает состояние как изме-
ненное вследствие плохой смазки, а область C – измененное состояние под-
шипника из-за возникших на контактирующих поверхностях дефектов. И, на-
конец, если результаты измерения виброускорения на резонансной частоте ак-
селерометра попадают в область D, то это признак того, что подшипник имеет
серьезные повреждения и требуется его замена.

Помимо этого, СКЗ уровня низкоэнергетических ударных импульсов
(HR) характеризует, по мнению разработчиков метода, качество смазки под-
шипника: чем выше HR, тем хуже условия смазки (смотри рисунок 5). Фирма
SPM ввела количественную оценку качества смазки подшипников качения –
так называемое смазочное число (LUB), которое изменяется от 1 (граничные
условия смазки, практически сухое трение) до 10 (идеальные условия смазки).
2.3 Метод огибающих

Работа подшипников качения характеризуется постоянным генерирова-
3 Скважность импульса есть отношение периода чередования импульсов к их дли-
тельности



нием шума и вибрации в широкополосном частотном диапазоне. Новые под-
шипники генерируют слабый шум и практически незаметные механические
колебания. По мере износа подшипника в вибрационных процессах начинают
проявляться так называемые подшипниковые тоны, амплитуда которых растет
по мере развития дефектов. В итоге вибрационный сигнал, генерируемый де-
фектным подшипником, можно представить, с некоторым приближением, как
случайный амплитудно-модулированный процесс (рисунок 6).

Рисунок 6. Случайный амплитудно-
модулированный процесс

Форма огибающей и глубина модуляции являются весьма чувствитель-
ными показателями технического состояния подшипника качения и поэтому
положены в основу анализа.

Фирма ПКФ ЭП, владеющая патентом на способ и устройство измерения
и анализа низкочастотной огибающей, в качестве меры технического состоя-
ния предлагает использовать величину коэффициента амплитудной
модуляцииKm= (Up,max– Up,min)/ (Up,max+ Up,min).
Таблица 3 Оценка технического состояния подшипников качения

по методу ПКФ ЭП
Коэффициент
амплитуднойм
одуляцииKm

Оценка
технического

состояния
Мероприятия

0 – 0,06 Нормальное
состояние

Допускается дальнейшая эксплуата-
ция в пределах полного ресурса с пе-
риодичностью проверок один раз в 2-
3 месяца

0,06 – 0,10 Слабый дефект

Допускается дальнейшая эксплуата-
ция в пределах полного ресурса с пе-
риодичностью проверок один раз в 2-
3 месяца

0,11 – 0,17 Средний дефект
Допускается дальнейшая эксплуата-
ция с периодичностью проверок
один раз в месяц

0,18 – 0,25 Сильный
дефект

Дальнейшая эксплуатация подшип-
ника не допускается из-за возможно-



сти его аварийного отказа. Подшип-
ник должен быть заменен.

Результат оценки технического состояния проверяемого подшипника в
зависимости от коэффициента амплитудной модуляции определяется по раз-
работанной шкале, приведенной в таблице 3.

В подходе, реализованном фирмой PREDICT/DLI, диагностика дефектов
подшипников качения основана на кепстральном4 анализевибрационных про-
цессов, генерируемых в подшипнике, и выделении огибающей. В начале раз-
вития дефектов на «шумовом фоне» начинают появляться подшипниковые то-
ны, которые возрастают по мере развития дефектов приблизительно на 20 дБ
относительно уровня «шумового фона». На более поздних стадиях развития
дефекта, когда он принимает серьезный характер, уровень шумов начинает
возрастать и достигает при недопустимом техническом состоянии величины
подшипниковых тонов.

3. Дискретная локализация повреждений элементов подшипника
качения

3.1 Узкополосный анализ вибрационных сигналов
Ударные импульсы практически всегда накладываются на вибрацион-

ный сигнал, который возбуждается, например, дисбалансом вращающегося ва-
ла, дефектами зубчатого зацепления в коробке передач, электромагнитными
колебаниями в электрическом двигателе, и имеет значительно более высокую
амплитуду. Поэтому сигнал, измеренный на корпусе машины, является супер-
позицией двух или более колебательных процессов, инициированных различ-
ными источниками.

Диагностическими признаками дефектов служат частотные компоненты
спектра и характеристики импульсов, следующих с частотой перекатывания тел
качения по локальным дефектам (например, местам выкрашивания): амплитуда
импульса, соотношение энергии импульса к уровню шума, амплитуды спек-
тральных составляющих на частоте следования импульсов и ее высших гармо-
никах.

Основные частоты составляющих вибрации, вызываемых различного ро-
да дефектами подшипников качения, приведены в таблице 4.
Таблица 4 Частотный состав проявления дефектов

Частота Вид дефекта
изготовления

Вид дефекта
сборки

Вид дефекта износа

fr Несоосность вала и
внутреннего кольца

Неравномерный из-
нос внутреннего
кольца

2×fr Овальность внутрен- Перекос внутрен- Неравномерный из-

4 Кепстральный анализ – метод анализа случайных процессов на основе обратного
преобразования спектров, позволяющий наиболее точно определять гармонические
компоненты (см. лекцию 6).



него кольца него кольца нос внутреннего
кольца



Продолжение таблицы 4

Частота Вид дефекта
изготовления

Вид дефекта
сборки

Вид дефекта износа

k×fr Многогранность
внутреннего кольца

Износ, раковины,
трещины внутренне-
го кольца

Примечание: вибрация, вызываемая дефектами, приведенными в предыдущих трех стро-
ках таблицы, проявляется на оборотной частоте ротора и ее гармониках, что весьма за-
трудняет их выделение на фоне других причин, порождающих колебания на этих часто-
тах.
fqи (или)
k×fq

Разномерность тел ка-
чения

Дефекты (неравно-
мерный износ, уста-
лостное выкрашива-
ние) тел качения

k1×f0±k2×fq Появляется в подшипниках со статической осевой нагрузкой
при перекосе наружного кольца и разномерности или неравно-
мерном износе тел качения

k×(fr- fq) Появляется в радиально-упорных и упорных подшипниках при
перекосе внутреннего кольца иразномерности или неравномер-
ном износе тел качения

k×frol и
(или)
k1×frol±k2×fq

Нарушение формы тел
качения

Дефекты (неравно-
мерный износ, ско-
лы) тел качения

k1×frol±k2×fr Появляется в подшипниках со статической осевой нагрузкой
при перекосе внутреннего кольца и дефектах тел качения (на-
рушение формы, неравномерный износ, сколы)

f0 Принудительная
центровка валов

2×f0 Перекос наруж-
ного кольца

k×f0 и (или)
k1×f0±k2×fq

Разномерность тел ка-
чения

Дефекты (износ, ра-
ковины, трещины)
наружного кольца

k1×f0±k2×fr Появляется в подшипниках со статической осевой нагрузкой
при перекосе внутреннего кольца и дефектах (раковины, тре-
щины) наружного кольца

fi Нарушение цен-
тровки вала



Продолжение таблицы 4

Частота Вид дефекта
изготовления

Вид дефекта
сборки

Вид дефекта износа

2×fi Перекос внутрен-
него кольца

k×fi и/или
k1×fi±k2×fr

Дефекты (раковины,
трещины, износ)
внутреннего кольца

k1×fi±k2×(fr-fq) Появляется в подшипниках со статической осевой нагруз-
кой при перекосе и дефектах (раковины, трещины) внутрен-
него кольца

frol
* Нарушение формы

тел качения
Нарушение формы
тел качения

fi
* Нарушение формы

внутренней до-
рожки

Нарушение формы
внутренней дорожки

f0
* Нарушение формы

внешней дорожки
Нарушение формы
внешней дорожки

frol
r Резонансная частота тел качения

Подшипниковые частоты, приведенные в таблице, определяют по сле-
дующим формулам:

fq= ÷
ø
ö

ç
è
æ a- cos

d
d1f

2
1

q

rol
r , обычно fq» 0,4×fr;

f0= ÷
ø
ö

ç
è
æ a- cos

d
d1fz

2
1

q
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rrol , обычно f0» 0,4zrol×fr;

fi= ÷
ø
ö

ç
è
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d
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2
1
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Здесь
fr – частота вращения ротора (внутреннего кольца подшипника);
fq– частота вращения сепаратора;
fi– частота перекатывания тел качения по внутреннему кольцу;
f0– частота перекатывания тел качения по наружному кольцу;
frol– частота вращения тел качения;
frol

* – частота возбуждения при дефекте формы тел качения;
fi

* – частота возбуждения при изменении формы внутренней дорожки;
f0

*– частота возбуждения при изменении формы внешней дорожки;
frol

r – резонансная частота тел качения;
zrol– число тел качения;
drol- диаметр тел качения;
dq – диаметр сепаратора (делительной окружности, проходящей через

центры тел качения);
a – угол контакта тел качения с беговой дорожкой;
k, k1, k2– натуральные числа;
Е – модуль упругости материала тел качения;
r– удельная плотность материала тел качения.
Дефектам подшипников качения присущи некоторые особенности. В ча-

стности, характерно появление в сигнале вибрации гармонических частотных
составляющих, не кратных частоте вращения ротора. Обычно на ранней стадии
развития дефектов подшипника появляются признаки дефектов только одного
из колец и только затем другого. При одинаковой степени развития неисправ-
ности вибрация, вызываемая дефектом внутреннего кольца, имеет более низ-
кую интенсивность, по сравнению с вибрацией, причиной которой является де-
фект наружного кольца. По мере износа подшипника в вибрационном сигнале
начинают проявляться дефекты тел качения и, наконец, сепаратора. На времен-
ной развертке сигнала (особенно виброускорения) появляются ударные им-
пульсы и выбросы, кривая вибрации обычно имеет случайный непериодиче-
ский характер, однако некоторые импульсы могут иметь некоторую периодич-
ность. В спектре достаточно часто частотные составляющие, характерные для
дефектов колец, модулируются частотой вращения ротора, приводя к появле-
нию боковых частотных составляющих. С увеличением износа поверхностей
качения и количества локальных дефектов количество и уровень гармониче-
ских составляющих, боковых и разностных частот возрастают. Появление со-
ставляющих вибрации на резонансных частотах других деталей и узлов агрега-
та обычно говорит о сильном износе подшипника. Высокий уровень случайной
вибрации (широкополосный шум) появляется при значительном нарушении
геометрических размеров подшипника. При увеличении уровня вибрации под-
шипника и анализе причин преждевременного выхода его из строя следует ус-
тановить факторы, повлекшие за собой отказ: износ, нарушения смазки, чрез-
мерная статическая нагрузка или повышенная вибрация, связанная с другими



дефектами агрегата, которые многократно ускоряют темп износа подшипника.
Высокочастотная вибрация сильно затухает при распространении, что по-

зволяет разделять сигналы подшипников разных подшипниковых узлов.
Рассмотрим более подробно влияние различных дефектов на вибрацион-

ной состояние подшипников качения.
3.2 Влияние нелинейной жесткости подшипников на вибрацию

Выражается в появлении дополнительных гармонических составляющих
вибрации из-за неодинаковой статической и динамической нагрузки на тела ка-
чения (непостоянства жесткости подшипника при вращении ротора) даже при
отсутствии дефектов изготовления, сборки и при низкой остаточной неуравно-
вешенности ротора. Поскольку статическая нагрузка (в большинстве случаев–
сила тяжести горизонтально расположенного ротора) воздействует одновре-
менно на 2...4 тела качения и число этих тел изменяется во времени с частотой
перекатывания по наружному кольцу, возникают параметрические колебания с
частотой k×f0. При достаточно больших значениях неуравновешенности ротора
может возникать амплитудная модуляция колебаний на частоте
f0перекатывания тел качения гармонической составляющей с частотой fr, что
приводит к появлению в спектре компонент на частотах
f0±fr.

3.3 Влияние дефектов изготовления и сборки на вибрацию
Дефектами изготовления подшипников качения являются отклонения

геометрических размеров и формы деталей подшипника от конструктивных
(несоблюдение допусков изготовления колец, сепаратора и тел качения, оваль-
ность и многогранность дорожек и тел качения, разномерность тел качения), а
также нарушение шероховатости поверхностей качения.

К дефектам сборки подшипникового узла относят появление радиального
натяга в подшипнике, перекос внутреннего и наружного колец подшипника,
принудительное центрирование валов при стыковке узлов агрегата и перекос
соединительных муфт.

Характерные частоты дефектов изготовления и сборки приведены в таб-
лице 4. Если отсутствует радиальный зазор в подшипнике вследствие наруше-
ния посадки или дефектов ротора, появляется вибрация, содержащая комбина-
ции частот составляющих, вызываемых всеми дефектами, имеющимися в под-
шипнике, причем увеличивается уровень вибрации, создаваемый дефектами
наружного кольца. Для радиальных подшипников, имеющих осевую нагрузку,
характерно отсутствие радиального зазора и высокая чувствительность к каче-
ству сборки подшипникового узла. Небольшие перекосы колец, всегда появ-
ляющиеся при сборке подшипника, перераспределяют нагрузку на тела качения
преимущественно в две противоположные точки кольца. Радиальный натяг, вы-
зываемый осевой нагрузкой, может приводить к появлению комбинационных
частот дефектов.

3.4 Влияние дефектов износа поверхностей качения на вибрацию
Дефекты износа поверхностей качения влияют на характер вибрации во

всем частотном диапазоне, поскольку в процессе износа увеличивается коэф-



фициент трения и, при взаимодействии дефектных поверхностей, возникают
периодические удары, что приводит к росту интенсивности высших гармоник и
увеличению случайных составляющих в сигнале вибрации. Для проявления де-
фектов износа характерно наличие инкубационного периода, что хорошо за-
метно на последних этапах эксплуатации подшипника.

Наличие ударных импульсов и случайной вибрации приводит к сложному
составу спектра сил возбуждения. Сопровождающие такое возбуждение резо-
нансные колебания отдельных узлов и деталей агрегата могут быть опреде-
ляющими в общем уровне вибрации. Колебания, при одновременном возникно-
вении и развитии нескольких дефектов на различных поверхностях качения,
имеют сложную структуру вследствие модуляции сигналов и появления вибра-
ции с комбинационными (суммарные и разностные частоты frol, fi, fq,f0, fr и их
гармоники) и субгармоническими компонентами.

Основными свойствами дефектов износа, в отличие от дефектов изготов-
ления поверхностей, являются более сильное проявление в сигнале вибрации
кратных гармоник в области низких и средних частот, высокий уровень слу-
чайной вибрации и наличие ударных импульсов.

На рисунке 7 приведена динамика изменения вибрации подшипника за
период в 14 месяцев по мере появления износа и развития дефектов колец.

Рисунок7. Формы (слева) и спектры (справа) сигналов вибрации подшипника в
процессе развития дефектов колец (frol=3,73×fr, fi=10,73×fr, fq=0,435×fr,
f0=8,27×fr,fr=49,4Гц)

Усталостное разрушение подшипников проявляется в виде выкрашивания
материала дорожек колец и тел качения. В процессе ремонта агрегата произве-
ли замену подшипников, однако дефект электромагнитного происхождения,
вызывавший повышенную вибрацию, не был устранен. Это привело к теплово-
му расширению ротора и, как следствие, возникновению чрезмерно большой
нагрузки на подшипники и ускоренному выходу их строя.



Нижние, из приведенных на рисунке 7, результаты получены практически
сразу после ремонта. Для этого периода характерно отсутствие дефектов под-
шипников, выразившееся в почти периодическом характере кривой виброуско-
рения с невысокой амплитудой, сколько-нибудь заметные ударные импульсы
отсутствуют. Спектр виброскорости включает преобладающую составляющую
на частоте вращения ротора с высоким значением амплитуды, вызванную не-
уравновешенностью ротора. Уровень шумов сравнительно низок (случайная
вибрация практически отсутствует).

Следующие (снизу-вверх) результаты получены после года эксплуатации
агрегата. Заметны значительные изменения формы сигнала вибрации: кривая
вибрации непериодическая, появились ударные импульсы и случайная вибра-
ция. Однако пиковое значение виброускорения пока еще невелико – его вели-
чина не превышает 1,5g. Спектр виброскорости также изменился: появились
компоненты на частотах возбуждения внутреннего и наружного колец, сущест-
венно повысился уровень шумов. Этому периоду соответствует появление ло-
кальных дефектов на наружном кольце подшипника.

Верхние, из приведенных на рисунке 7, результаты получены перед вы-
водом агрегата в плановый ремонт. Кривая виброускорения имеет непериоди-
ческий, случайный вид, амплитуда отдельных импульсов достигает 3,5g.
Спектр виброскорости подшипника включает составляющие с частотой возбу-
ждения внешнего и внутреннего колец. Составляющая спектра с частотой
f0=8,27×fr(приблизительно 411 Гц) выше других. Вертикальными стрелками
помечены боковые частотные составляющие f0± k×fr. Их достаточно большие
(по отношению к f0) величины говорят о значительной степени развития дефек-
тов внешнего кольца. Величина вибрации на частоте fi
=10,73×fr(приблизительно 533 Гц) примерно на 20 дБ ниже, чем на частоте f0,
поэтому можно предположить, что дефекты внутреннего кольца менее развиты.
Об этом же свидетельствуют более низкие значения амплитуд вибрации на бо-
ковых частотах fi± k×fr (помеченные наклонными стрелками) по отношению к
fi.

Этот пример иллюстрирует достаточно высокую чувствительность фор-
мы сигнала виброускорения к изменению состояния деталей подшипника каче-
ния.

На рисунке 8 приведены спектры сигналов виброскорости подшипника
агрегата, первый из которых (нижний спектр) измерен после 2,5 лет безремонт-
ной эксплуатации агрегата. Износ подшипника проявлялся в виде выкрашива-
ния материала дорожек колец (кроме других на внутреннем кольце был обна-
ружен развитый локальный дефект) и тел качения.

Нижний спектр содержит составляющие, кратные частоте вращения ро-
тора, вызванные некоторым износом подшипника. Уровень шумов низок, слу-
чайная и высокочастотная вибрация сравнительно невелика.

Следующий (снизу – вверх) спектр получен после появления локальных
дефектов внутреннего кольца подшипника. Заметны значительные изменения
спектра виброскорости: появились высокочастотные составляющие на гармо-
никах частоты возбуждения (и боковых частотах) внутреннего кольца, сущест-



венно повысился уровень шумов.

Рисунок 8. Спектры сигналов вибра-
ции подшипника в процессе развития
дефекта внутреннего кольца
(frol=2,64×fr, fi=5,33×fr, fq=0,41×fr,
f0=7,67×fr, fr=49,41 Гц)

Верхний спектр измерен перед выводом агрегата в ремонт. В спектре
подшипника наиболее отчетливо проявляются (из подшипниковых частот) со-
ставляющая на частоте возбуждения внутреннего кольца fi = 5,33×fr (приблизи-
тельно 263 Гц) и ее 4-я, 6-я, 7-я и 8-я гармоники, помеченные стрелками. При
этом величина вибрации на частоте возбуждения сопоставима по значению с
величинами ее обертонов. Вокруг компоненты с частотой fiи ее гармоник на-
блюдаются боковые частотные составляющие m×fi ± n×fr. Их достаточно
большие (по отношению к компоненте на частоте fi) величины и количество го-
ворят о значительной степени развития дефектов внутреннего кольца. Вибра-
ция на частоте f0 = 7,67×fr (приблизительно 380 Гц) практически не наблюдает-
ся, поэтому можно предположить, что дефекты внешнего кольца менее разви-
ты. Характерно, что уровень шумов по мере развития дефектов возрастает и в
верхнем спектре он наибольший. За счет появления высокочастотной вибрации
(если сравнивать нижний и верхний спектры) СКЗ виброскорости возросло бо-
лее чем в полтора раза, хотя вибрация на преобладающей частоте (частоте вра-
щения ротора) практически не изменилась.

Этот пример показывает, что для повышения достоверности контроля
технического состояния подшипников необходимо расширять, по мере воз-
можностей, частотный диапазон измерений вибрации и анализировать характер
вибрации в высокочастотной области спектра.

На рисунке 9 приведены форма сигнала виброскорости и спектр сигнала
виброускорения подшипника, имеющего, кроме износа, раковин и трещины
внутреннего кольца, износ остальных деталей, особенно внешнего кольца и тел
качения. Спектр вибрации подшипника содержит составляющие на всех основ-
ных частотах возбуждения, что свидетельствует о наличии дефектов всех дета-
лей подшипника.



Составляющая спектра на частоте fi= 29,5×fr(примерно 731 Гц) является
преобладающей, но также имеется весьма значительная компонента на частоте
1/3×f0  (приблизительно 222 Гц).

Рисунок 9. Временная развертка и спектр сигнала вибрации подшипника с де-
фектом внутреннего кольца (frol=9,65×fr, fi=29,5×fr, fq=0,475×fr, f0=26,9×fr,
fr=24,75 Гц)

Поскольку вибрационный сигнал (при сходном развитии дефектов колец)
при возбуждении колебаний внутреннего кольца всегда проходит путь до точки
измерений больший, чем от внешнего, и, следовательно, затухает сильнее,
можно утверждать, что дефект внутреннего кольца развит сильнее. На фраг-
менте спектра помечены: горизонтальной стрелкой боковая частотная состав-
ляющая fi+ fr, вертикальной стрелкой боковая частотная составляющаяfi+  (fr–
fq). Большие значения вибрации на этих частотах, присутствие в спектре часто-
ты возбуждения сепаратора и высокий уровень шумов также говорят о пре-
дельном состоянии подшипника.

Кривая виброускорения имеет непериодический, случайный характер,
амплитуда отдельных импульсов достигает 8g, а значение коэффициента ва-
риации – 3,1.

3.5 Влияние нарушения условий смазки
В принципе, отклонение количества смазки от номинальной величины

можно отнести к дефектам сборки подшипникового узла, а ухудшение ее каче-
ства (коксование, появление твердых частиц и др.) – кдефектам износа. Нару-
шения условий и качества смазки– наиболее распространенная причина выхода
из строя изначально бездефектного подшипника. Уровень высокочастотной
вибрации и температуры подшипника существенно зависит от состояния смаз-
ки. Кроме того, иногда нарушения смазки могут приводить к появлению в
спектре вибрации 3... 4 пиков с интервалом в 80... 130 Гц в частотной области
900...1600 Гц.

На рисунке10 показаны форма и спектр сигнала вибрации подшипника,
имевшего нарушение смазки. В приведенном примере произошло старение
смазки, выразившееся в практически полном отсутствии нормальной смазки в



подшипнике, ее коксовании и появлении твердых частиц. В течение некоторого
времени обслуживающий персонал наблюдал рост температуры и общего
уровня вибрации подшипника, которые к моменту диагностического обследо-
вания достигли предельно допустимых значений.

В спектре вибрации, в диапазоне частот 1000...2000 Гц, наблюдается не-
сколько частотных компонент, следующих с интервалом 122,8 Гц. Ни одна из
группы этих частотных компонент не кратна частоте вращения ротора frили
частотам дефектов подшипника качения (frol, fi,fq, f0).  Кривая виброускорения
имеет непериодический, случайный вид, амплитуда отдельных импульсов дос-
тигает 8,2g. Большие значения амплитуды виброускорения и коэффициента ва-
риации, равного 4,6, говорят об опасности дефекта.

Непосредственно после измерений была проведена замена смазки под-
шипника. После пуска агрегата температура нормализовалась, и высокочастот-
ная вибрация исчезла. Подобные спектры вибрации подшипника при наруше-
ниях смазки встречаются не всегда.

Рисунок 10. Форма и спектр
вибрационного процесса у
подшипника с нарушением
смазки (frol=2,38×fr, fi=8,34×fr,
fq=0,4×fr, f0=5,63×fr, fr=49,61
Гц)



3.6 Спектральный анализ огибающих
3.6.1 Амплитудная модуляция виброакустического сигнала

Вибрационные характеристики многих машин содержат амплитудную
модуляцию, которая, как мы уже видели выше, приводит к появлению в спек-
тре боковых полос. Некоторые типы неисправностей могут быть выявлены пу-
тем детального изучения этих боковых полос. Примерами машин, генерирую-
щих амплитудную модуляцию, являются редукторы, где частота зубчатого за-
цепления модулируется скоростью вращения каждого зубчатого колеса, а также
подшипники качения, тоны которых могут модулироваться оборотной или се-
параторной частотой.

Модуляция тонов подшипников происходит несколькими путями. Если
внутреннее кольцо имеет небольшой дефект, например, трещину, то он будет
проходить через зону нагружения подшипника со скоростью вращения вала
(предполагается, что внутреннее кольцо вращается, а подшипник установлен в
горизонтальной машине, где сила тяжести приводит к радиальному, а не осево-
му воздействию). Подшипниковый тон будет максимальным, когда дефект на-
ходится в зоне нагружения, и минимальным, когда он вне зоны нагружения.
Это означает, что частота прохождения шариков по внутреннему кольцу будет
модулироваться по амплитуде, а в спектре появятся боковые полосы с шагом,
равным частоте вращения кольца. В противоположность этому, дефект непод-
вижного внешнего кольца всегда находится в зоне нагружения, модуляция час-
тоты прохождения по внешнему кольцу не происходит, а боковые полосы не
создаются.

Если дефект находится на теле качения, то последнее также будет прохо-
дить через зону нагружения, но не с оборотной, а с сепараторной частотой fq,
потому что именно с этой частотой тела качения перемещаются в подшипнике.
Из-за этого возникнет амплитудная модуляция частоты.вращения шариков, и
боковые полосы в спектре будут идти с шагом k×fq.

3.6.2 Боковые полосы
Если дефект расположен на внутреннем кольце, то будет происходить

амплитудная модуляция тона подшипника частотой вращенияfr. В результате
вокруг тона появятся боковые полосы с шагом ± k×fr. Амплитудная модуляция
возникает из-за того, что дефект на внутреннем кольце входит и выходит из зо-
ны нагружения подшипника один раз за оборот. При нахождении в зоне нагру-
жения дефект вызывает сильную вибрацию на частоте прохождения телкаче-
ния, а когда он вне зоны нагружения – очень слабую. То есть амплитуда вибра-
ции на частоте подшипникового тона изменяется (модулируется) с частотой
вращения, вызывая боковые полосы (рисунок 11).

Боковые полосы, расположенные на расстоянии ± k×fr вокруг тонов под-
шипника, являются верным признаком его развивающегося износа и почти все-
гда указывают на дефект внутреннего кольца.



Рисунок 11. Возникновение
боковых частот вокруг
основного тона дефекта

Следует отметить, что из-за увеличившегося зазора в подшипнике в спек-
тре появились гармоники оборотной частоты, и стала заметной вторая гармо-
ника подшипникового тона. Иногда при сильном дисбалансе ротора дефект
внутреннего кольца не сопровождается амплитудной модуляцией и боковыми
полосами. Это объясняется тем, что центробежная сила дисбаланса все время
создает нагружение в одном и том же положении на периферии внутреннего
кольца. Такое часто случается в вертикальных машинах, где сила тяжести не
создает нагрузки ни на одну из сторон подшипника.

Еще один пример боковых полос в спектре подшипника связан с сепара-
торной частотой fq. Она равна частоте вращения сепаратора внутри подшипни-
ка. Если одно из тел качения имеет скол, трещину или, что еще хуже, развали-
лось на кусочки, то, находясь в зоне нагружения, оно будет производить вибра-
ционный шум, а вне её– оставаться тихим. Вращаясь в подшипнике вместе с
сепаратором, оно проходит через зону нагружения с частотой fq. Тем самым
осуществляется амплитудная модуляция сепараторной частоты подшипнико-
вым тоном, и, в результате, вокруг последнего появляются боковые полосы с
шагом ± k×fq (рисунок 12).

Рисунок 12. Модулирование ос-
новного тона подшипника каче-
ния сепараторной частотой

Финальная стадия износа подшипника иногда называется термальной, ко-
гда подшипник становится горячим, а смазка в нем разрушается. Результат –
катастрофическое повреждение, сопровождающееся плавлением тел качения и
(или) колец. На этой стадии, в вибрационном спектре повышается шумовой
фон, что видно на рисунке 13.



Рисунок 13. Финальная
стадия разрушения под-
шипника качения

Ключевым моментом эффективности диагностики подшипников является
отслеживание развития их тонов во времени (трендов), начиная с момента воз-
никновения. Иногда небольшой дефект в подшипнике развивается столь стре-
мительно, что в течение короткого времени подшипник полностью разрушает-
ся. Поэтому для раннего обнаружения дефекта необходимо чувствовать очень
слабые компоненты вибрации. Следует помнить, что некоторые типы машин
содержат в усредненных спектрахтоны подшипников. В этом случае диагно-
стика осуществляется на основе существенного превышения средних уровней.
Любые значительные тоны подшипников необходимо внимательно отслежи-
вать на предмет ухудшения технического состояния.

3.6.3 Амплитудная демодуляция (детектирование огибающей)
Амплитудная демодуляция является мощным методом извлечения ин-

формации из зашумленных вибрационных характеристик. Она обеспечивает
значительное улучшение отношения сигнал/шум по сравнению со стандартны-
ми измерениями вибрации.

Эта идея висела в воздухе много лет, а применительно к оценке подшип-
ников она была разработана и запатентована корпорацией Боинг в середине 60-
х гг. прошлого века. Однако Боинг не осуществил широкое коммерческое вне-
дрение этой методики, и только в последние годы она стала более известной
благодаря своим превосходным результатам.

Типичный демодулированный спектр, полученный от акселерометра,
присоединенного к подшипнику качения, обычно имеет достаточно ровный
шумовой фон с возвышающимися над ним дискретными пиками (рисунок 14).
При увеличении нагрузки возрастают как уровни шумового порога, так и пи-
ков, однако, и это главное, отношение высоты пиков к уровню шумового поро-
га будут почти в точности неизменными. Это означает, что в данном случае на-
грузка машины не так важна, как при непосредственном измерении вибрации, и
демодулированные спектры, полученные при разных нагрузках, будут лучше
согласовываться друг с другом, чем обычные.



Рисунок 14. Изменение спектра оги-
бающей высокочастотной вибрации
подшипника качения асинхронного
электродвигателя по мере выработ-
ки ресурса

Шумовой фон демодулированных спектров, как правило, очень ровный, в
противоположность случайному шуму в обычных спектрах. И это естественно,
поскольку почти весь случайный шум удаляется из вибрационного сигнала
фильтром высоких частот в начале процедуры демодуляции. Другими словами,
демодуляция – это очень мощный усилитель отношения сигнал/шум.

Абсолютный уровень демодулированного спектра не важен, имеет значе-
ние именно отношение пиков к среднему уровню шума. Было установлено, что
уровень всего спектра меняется в зависимости от условий нагружения подшип-
ника, но отношение пиков к шумовому порогу – нет. Это подарок для диагно-
стики машин, потому что избавляет от необходимости учитывать условия на-
гружения при сборе демодулированных данных подшипников.

В таблице 5 приведена зависимость отношения пик/шум в демодулиро-
ванном спектре в зависимости от серьезности дефекта подшипника. Необходи-
мо твердо уяснить себе, что эти значения даны только для ориентировки и не
должны восприниматься как абсолютный стандарт для всех машин. Представ-
ленные здесь данные являются результатом анализа многих сотен демодулиро-
ванных спектров, собранных в течение почти 10 лет на разном оборудовании.
Однако они не избавляют вас от необходимости знать характеристики вашей
конкретной машины и, в особенности отслеживать скорость увеличения отно-
шения полезный сигнал/шум.



Таблица 5 Зависимость серьезности дефекта ПК от соотношения
пик/шум в спектре огибающей

Отношение пик/шум Серьезность дефекта
1…10 дБ Приемлемый
10…20 дБ Терпимый
20…30 дБ Чрезмерный
Выше 30 дБ Неприемлемый

Когда смотришь на спектры огибающей, важно иметь в виду, что они от-
личаются от обычных спектров вибрации. В спектре огибающей уровни состав-
ляющих на частотах возбуждения не соответствуют фактическим амплитудам
вибрации. Это объясняется тем, что вся вибрационная энергия на этих частотах
была вырезана из сигнала фильтром высоких частот перед выполнением демо-
дуляции. Спектр демодулированного сигнала показывает влияние дефектов
подшипника на вибрацию в высокочастотном диапазоне, которая не связана с
частотами возбуждения. Несмотря на то, что датчиком вибрации обычно явля-
ется акселерометр, демодулированный спектр не следует представлять в еди-
ницах виброускорения. Более приемлемыми являются относительные величи-
ны, измеренные в дБ.

Применение именно относительной, а не абсолютной единицы измере-
ния, совершенно уместно в данном случае, потому что демодулированные
спектры (спектры огибающей) представляются не в терминах абсолютных
уровней, а как отношение сигнал/шум, что будет объяснено в следующем раз-
деле.

3.6.4 Применение амплитудной демодуляции для анализа ПК
В подшипниках происходит амплитудная модуляция еще одного типа,

когда импульсы, вызванные небольшими сколами или трещинами на дорожках
колец или телах качения, возбуждают резонансы самих колец подшипника. Ре-
зонансные частоты колец, вообще говоря, очень высоки: обычно между 2 кГц и
10 кГц (по мнению фирмы Predict/DLI), около резонансной частоты акселеро-
метра (по мнению фирм SPMилиSchenck) или в диапазоне 10...15 кГц (фирма
«Спектр»). Эти резонансы сильно демпфированы вследствие физического ме-
ханизма крепления подшипника, и последний поэтому будет производить серии
очень коротких резких импульсов, следующих с частотой прохождения тел ка-
чения через дефект.

Если провести частотный анализ вибрационного сигнала, соответствую-
щего представленной здесь временнойреализации,то в спектре будет наблю-
даться очень небольшая амплитуда на оборотной частоте и длинная череда низ-
ких гармоник частоты прохождения тел качения. Это происходит потому, что
импульсы, возникающие при встрече тела качения с трещиной, очень коротки
по времени и очень слабы. Гармоники также будут не очень сильными и могут
быть поглощены случайным спектральным шумом, что затрудняет их поиск,
особенно на ранних стадиях развития дефектов.



Приведенные здесь примеры временных реализаций являются идеализи-
рованными и лишь частично напоминают реальные вибрационные сигналы в
роторных машинах. Вибрационные характеристики машины всегда содержат
наряду с частотами возбуждения и гармониками, обусловленными внутренни-
ми процессами, еще и широкополосный шум, поэтому выделение огибающей
(амплитудная демодуляция) является превосходным методом извлечения зна-
чимой части полезного сигнала.

Если мы изучим временную реализацию вибрации подшипника, то уви-
дим, что она напоминает амплитудную модуляцию. Высокочастотный тон
подшипникового резонанса модулируется соударениями тел качения с трещи-
ной на наружном кольце (рисунок 14а).
а)

Рисунок 14. Временной сигнал
дефектного подшипника каче-
ния (а), временная реализация
после детектора-
выпрямителя (б), и огибающая
вибрационного сигнала де-
фектного подшипника качения

б)

в)

Если пропустить этот временной сигнал через полнопериодный диодный
выпрямитель, или детектор, то отрицательные пики преобразуются в положи-
тельные. При этом временная реализация станет односторонней (рисунок 14б).

Если теперь такой сигнал пропустить через фильтр низких частот, то ре-
зонансные осцилляции исчезнут, и останется только огибающая сигнала (рису-
нок 14в).

В этой огибающей импульсы следуют с частотой прохождения тел каче-
ния через дефект (трещину) наружного кольца, но энергия на основной частоте
дефекта становится значительно больше, потому что импульсы стали гораздо
шире, то есть более продолжительными.

Этот процесс, фактически, является той же самой амплитудной демоду-
ляцией, которая применяется в АМ-радиоприемниках для извлечения инфор-
мации из модулированного носителя.

Демодулированный сигнал может быть затем подвергнут частотному
анализу, причем составляющая частоты прохождения дефекта телами качения в
спектре будет самой высокой.



Как отмечалось ранее, рассматриваемые сигналы являются идеализиро-
ванными и очень слабыми, и поэтому обычно они тонут в фоновом шуме. Од-
нако на практике демодулированный сигнал содержит высокочастотные резо-
нансные составляющие подшипника, которые могут быть выделены из широ-
кополосной вибрации машины путем фильтрации. Во многих случаях, простой
двухполюсный фильтр высоких частот 2 кГц достаточен, чтобы извлечь моду-
лированные резонансные компоненты.

Фильтрация демодулируемого сигнала чрезвычайно выигрышна, потому
что она удаляет весь низкочастотный шум и спектральные компоненты, маски-
рующие тоны подшипника, которые генерируются очень малыми дефектами.
Демодулированный спектр не содержит этого паразитного шума и обеспечива-
ет значительное улучшение отношения сигнал/шум. Это особенно важно для
диагностики машин.

Дефекты сборки и эксплуатации подшипников качения приводят к появ-
лению в спектре огибающей гармонических составляющих с частотами, приве-
денными в таблице 4.

Рисунок 15. Примеры спектров
огибающей высокочастотной
вибрации подшипника качения
асинхронного электродвигате-
ля при следующих дефектах:
перекос внутреннего (1) и
внешнего (2) колец,
наклепе беговых дорожек (3) и
расцентровке агрегата (4)

На рисунке 15 приведено несколько примеров спектров огибающей, воз-
никающих при основных дефектах сборки подшипникового узла.В частности,
при перекосе наружного кольца обычно возникает преобладающая составляю-
щая с частотой 2×f0(рисунок 15, позиция 2). При перекосе внутреннего кольца
подшипника и большой радиальной нагрузке в силу того, что появляются две



точки контакта колец с телами качения, часто возникает преобладающая со-
ставляющая с частотой 2×fr (рисунок 15, позиция1).

Вследствие нарушений условий транспортировки агрегата или его узлов
может образовываться наклеп беговых дорожек подшипника, который в начале
эксплуатации агрегата сопровождается появлением ударных импульсов с час-
тотой f0 (рисунок 15, позиция 3), причем наличие ударных импульсов вызывает
появление в спектре огибающей интенсивных высших гармоник k×f0.

Расцентровка узлов агрегата, выражающаяся в сдвиге или изломе осей аг-
регата, а также расцентровка подшипниковых узлов приводят к появлению в
спектре огибающей группы кратных частоте вращения ротора составляющих,
причем в большинстве случаев частотная составляющая fr является преобла-
дающей (рисунок 15, позиция 4).



Лекция 15. ДЕФЕКТЫ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ

1. Причины вибрации зубчатых пар
Нормально функционирующая зубчатая передача даже при отсутствии

дефектов может обладать весьма заметной вибрационной активностью. Коле-
бания при этом возникают в широком диапазоне частот и могут иметь весьма
сложный состав и характер.

Колебания в зубчатых передачах, в том числе и нормально функциони-
рующих, являются следствием двух основных причин – погрешности изготов-
ления и сборки (монтажа) зубчатых колес и периодически изменяющейся жест-
кости зубьев по фазе зацепления.

При регистрации виброакустических сигналов, генерируемых зубчатыми
парами, необходимо учитывать характерные особенности их работы.
1. Погрешности изготовления складываются из постоянных и переменных по-

грешностей в шаге зубьев. Погрешности монтажа проявляются в виде нару-
шений соосности валов и перекосе их осей, нарушении боковых зазоров и др.

Периодическое изменение жесткости зубьев и постоянная погрешность шага
зацепления вызывают появление в вибрации зубчатой передачи колебаний на
зубцовой частоте и ее гармониках

fz= z1fr1 = z2fr2,
где z1, z2– числа зубьев; fr1, fr2– частоты вращения сопряженных колес.

Переменная погрешность в шаге зацепления и нарушения соосности (пере-
косы осей валов) вызывают вибрацию на частотах вращения валов обоих ко-
лес и (или) на модуляционных частотах

kfr1, kfr2 иmfz±kfr1 ,mfz±kfr2

(здесь k, n, m = 1, 2,...).
2. Ошибка зубонарезания каждого из колес зубчатой пары приводит к вибра-

ции, связанной с числом зубьев делительного колеса зубонарезного станка
уравнением

fg= zgkfr,
гдеzg- число зубьев делительного колеса зубонарезного станка,k=1, 2, ...

3. Амплитуда гармоник в спектре, вызванных вибрациями от зубчатых пар, в
значительной степени зависят от передаваемой зубчатой парой нагрузки. На
холостом ходу зубчатая пара генерирует очень слабый сигнал, сопоставимый
с шумом собственно виброанализатора. С ростом усилий, передаваемых ре-
дуктором, возрастает величина вибрации от зубозацепления. Такая особен-
ность работы зубчатой пары требует, для выявления тенденций изменения
технического состояния редуктора, проведения измерений при одинаковой,
желательно большой, нагрузке. Если измерения, различающиеся по времени
проведения, будут выполнены при разных нагрузках редуктора, то все резуль-
таты этих замеров окажутся непригодными для сравнительного анализа при
поиске произошедших в редукторе изменений.



4. Часто в спектре вибрации зубчатой передачи могут возникать так называе-
мые промежуточные частотные составляющие (fm), появляющиеся обычно у
мультипликаторов приблизительно посередине между частотой вращения ро-
тора быстроходного колеса и зубцовой частотой. Промежуточные частотные
составляющие представляют собой серию компонент, кратных или некратных
частоте вращения зубчатых колес. Эта вибрация имеет недостаточно ясную
механическую природу. Хотя имеется несколько теорий, объясняющих ее
возникновение, однако ни одна из них не объединяет все факты, связанные с
особенностями поведения промежуточных частотных составляющих. Наибо-
лее предпочтительно предположение, что первопричинами возникновения
этих частотных составляющих являются собственные частоты зубчатых эле-
ментов, и весьма вероятно, что они являются результатом резонансного воз-
буждения, например, при виброударных процессах в зацеплении. В ряде слу-
чаев мониторинг амплитуд промежуточных частотных составляющих может
служить весьма чувствительным первичным индикатором зарождения раз-
личных дефектов в зубчатой передаче. В то же время амплитуды промежу-
точных частотных составляющих очень чувствительны к изменениям условий
работы агрегата, особенно к изменению нагрузки агрегата, причем связь меж-
ду интенсивностью вибрации, приходящейся на эти компоненты, и величиной
нагрузки может быть нелинейной и почти всегда нестабильной. Поэтому ис-
пользование амплитуд промежуточных частот в качестве параметра для оцен-
ки технического состояния и остаточного ресурса зубчатой передачи не все-
гда является корректным методом.

5. Вибрация от пересопряжения зубьев является нестационарной в том плане,
что имеет в своем составе несколько фаз «перекатывания», точнее говоря,
«проскальзывания» зуба по зубу, различающихся у различных типов зубчатых
зацеплений. Каждая из этих фаз возбуждает колебания различной частоты,
близкие по частоте к частоте пересопряжения зубьев. Каждый из зубьев, в си-
лу своих специфических отличий от других зубьев, генерирует свои частоты.
На это накладывается ещё и то, что пары «взаимно обкатываемых» зубьев по-
стоянно меняются. Обычно это приводит к тому, что в спектре вибрации зуб-
чатой передачи появляется шумовая компонента, дисперсия которой меняется
с наработкой в соответствии с развитием локального износа, т.е. уменьшается
в процессе приработки колес, практически неизменна при нормальной работе
в достаточно длительном интервале времени и растет по экспоненте в процес-
се интенсивного износа, – так называемый «розовый шум». Этим термином в
технике обычно называют смесь колебаний различных частот в ограниченном
частотном диапазоне в отличие от «белого шума» – смеси колебаний с одина-
ковой амплитудой во всем частотном диапазоне.

6. Очень часто «розовый шум» возникает не только на частоте пересопряжения
зубьев, но и на частоте собственных резонансов элементов зубчатой пары или
редуктора. Это возникает по следующей причине. Микроудары в зубчатом за-
цеплении возбуждают колебания достаточно широкого диапазона, но макси-
мальная амплитуда колебаний будет, что полностью соответствует стандарт-
ной физической картине колебаний, на частоте собственного резонанса того



или иного близко расположенного элемента редуктора. Эта частота собствен-
ного резонанса определяется конструкцией редуктора. Пользоваться диагно-
стикой состояния зубчатой пары не по частоте пересопряжения зубьев, а по
частотам собственного резонанса элементов редуктора приходится при диаг-
ностике технического состояния быстроходных мультипликаторов, где часто-
та пересопряжения зубьев может быть очень высокой и виброакустический
сигнал будет сильно затухать. Регистрация высокочастотной компоненты
вибрации, генерируемой зубчатой парой мультипликатора, затруднена из-за
большого декремента затухания высокочастотных колебаний, особенно в за-
зорах подшипников.

7. Шумовая компонента в спектре вибрации может, накладываясь на дискрет-
ные собственные частоты деталей зубчатой передачи, может вызывать резо-
нанс и появление новых спектральных составляющих. К этому же может при-
водить, например, возникновение параметрического резонанса в прямозубых
передачах, при появлении отрывных виброударных колебательных режимов.

Для начала рассмотрим схему простейших рядных редукторов с указани-
ем точек контроля вибрации на подшипниковых узлах каждого вала (рисунок
1).

Рисунок 1. Схема одноступенчатого (а) и двухступенчатого (в) переборных
редукторов: T1, T2 , T1

' , T2
’ – точки замера вибрации

В одну ступень рядного редуктора входят зубчатая пара и два вала, на ко-
торых установлена соответствующая шестерня из этой пары. Наиболее часто в
зубчатое зацепление входят по три зуба каждой шестерни (зависит от коэффи-
циента перекрытия). Колебательные силы в зубчатой передаче имеют парамет-
рическую и кинематическую природу, а влияние несоосности шестерен и валов,
на которые они насажены, на вибрацию зубчатых передач с частотами, кратны-
ми частоте вращения вала, существенно меньше. Самое сильное влияние коле-
бательные силы в бездефектном зацеплении оказывают на вибрацию передачи с
зубцовыми частотами, равными

, (1)



где fr– частота вращения валов (входного, промежуточного и ведомого или вы-
ходного),z– количество зубьев (на входной, промежуточных (основной и до-
полнительной) или выходной шестернях).

Добавление еще одной ступени в редуктор меняет направление вращения
выходного вала, изменяет по сравнению с частотой промежуточного вала час-
тоту вращения выходного вала в z34/z4 раз и создает вибрацию еще на одной
зубцовой частоте fZi.

Важной особенностью вибрации зубчатых зацеплений в переборных ре-
дукторах является возбуждение крутильных колебаний валов. В высокооборот-
ных редукторах и, особенно, в мультипликаторах крутильные колебания при-
водят к тому, что нагрузка на одну из шестерен в зацеплении может неравно-
мерно распределяться по зубьям с наибольшей нагрузкой на каждый третий
зуб. Как следствие, появляются субгармонические колебания с частотами,
кратными частоте вращения этой шестерни с кратностью, приблизительно рав-
ной z/3. Следующая частотная зона роста вибрации гармоник, кратных частоте
вращения шестерни, соответствует кратности, равной 2z/3 и так далее.

Рисунок 2. Схемы одноступенчатых планетарных редукторов: а – с неподвиж-
ной короной,б – с неподвижным водилом,в– с неподвижной солнечной шестер-
ней,г – с двойными сателлитами и внутренним зацеплением с неподвижной ко-
роной ид –с двойными сателлитами и внешним зацеплением

Диагностические измерения вибрации переборного редуктора выполня-
ются на подшипниковых узлах. При таких конструктивных исполнениях редук-
торов, когда подшипники нескольких ступеней устанавливаются в одном моно-
литном подшипниковом щите, низкочастотная и среднечастотная вибрация щи-
та может измеряться в одной точке в радиальном к осям вращения направле-
нии. Высокочастотную и ультразвуковую вибрацию лучше всего измерять для
каждого подшипника как можно ближе к его посадочному месту в любом
удобном для измерения вибрации направлении.

Планетарный редуктор наиболее часто используется в тех случаях, когда
необходимо ограниченное по габаритам устройство передачи крутящих момен-



тов с большим передаточным соотношением. Схемы часто используемых одно-
ступенчатых планетарных редукторов приведены на рисунке 2.

Гармонические составляющие колебательных сил в планетарных редук-
торах также имеют кинематическое и параметрическое происхождение. Часто-
ты колебательных сил определяются схемами редукторов, которые весьма раз-
нообразны, особенно в тех случаях, когда используются многоступенчатые ре-
дукторы и редукторы со всеми вращающимися узлами, а именно – солнцем (o),
короной (k) и водилом (v). Редуктора с одинарными сателлитами (g) могут
иметь неподвижные либо корону, либо водило, либо солнце. Частоты вращения
шестерен редуктора с неподвижным водилом fv=0 и, соответственно, частоты
основных составляющих вибрации рассчитываются так же, как и в переборном
двухступенчатом редукторе, т.е. частота вращения сателлитов fg связана с час-
тотой вращения солнца fo выражением

(2)

где z1, z2– количество зубцов на солнечной шестерне и сателлите. Соответст-
венно частота вращения короны равна

(3)

где z3– количество зубцов на короне.
Зубцовая частота, одинаковая для зацеплений солнце-сателлит и сател-

лит-корона, определяется выражением

 , (4)

Частоты вращения водила и сателлитов в идеальном редукторе с непод-
вижной короной, в котором число зубцов короны равно сумме числа зубцов
солнечной шестерни и удвоенному числу зубцов сателлита, определяются сле-
дующим образом

(5)

(6)

Зубцовая частота рассчитывается из выражения

(7)

В реальных редукторах по технологическим причинам при угловой кор-
рекции зубьев количество зубьев короны увеличивают на один-два, что приво-
дит к небольшому росту частоты вращения водила, зубцовой частоты и частоты
вращения сателлита. Более точно эти частоты можно определить с помощью
выражений



(8)

(9)

, (10)

(11)
Планетарные редукторы с неподвижной солнечной шестерней использу-

ются гораздо реже. Частоты вращения водила и короны в таких редукторах свя-
заны соотношением

(12)

Зубцовая частота fz и частота вращения сателлита равны

(13)

(14)

Из планетарных редукторов с двойными сателлитами чаще других ис-
пользуются редукторы с одной неподвижной короной, имеющей внутреннее
или внешнее зацепления. В первом случае передаточный коэффициент доходит
до значений порядка 15, во втором может превышать 100.В редукторе с коро-
ной, имеющей внутреннее зацепление без учета коррекции зубьев, т.е. при ус-
ловии

(15)
где z1,z2,z'2,z3– число зубьев на входной шестерне, первой ивторой шестернях
сателлита и короне, частота вращения водила связана с частотой вращения
входной шестерни следующим образом

(16)

Зубцовые частоты и частота вращения сателлита определяются из выра-
жений

(17)

(18)



(19)

В редукторе с короной, имеющей внешнее зацепление

(20)
частота вращения водила равна

(21)

Соответственно зубцовые частоты и частота вращения сателлита равны

(22)

(23)

(24)

Вибрация планетарных редукторов измеряется на подшипниках входного
и выходного валов, а также на короне (коронах) в радиальном направлении.
Наиболее сложными для измерения вибрации оказываются редукторы с вра-
щающейся короной, особенно многоступенчатые, барабанного исполнения, в
которых вибрация может измеряться только на опорах вращения с одним не-
подвижным элементом.

Проведение периодического диагностирования зубчатых передач с пере-
менным направлением вращения входного вала осложняется тем, что вибрация
зубчатого зацепления сильно зависит от направления его вращения. Поэтому
для определения дефектов таких передач вибрация измеряется дважды, при ка-
ждом из направлений вращения, и вибрационное состояние передачи определя-
ется по максимальной величине вибрации в любом из направлений вращения.
Диагностируется зубчатое зацепление такой передачи также дважды, но каждая
из периодических операций диагностики может проводиться при одном на-
правлении вращения. Направление вращения диагностируемой передачи в этом
случае изменяется не на каждом этапе проведения диагностических измерений,
а при проведении следующей операции диагностирования, через 2…3 месяца
непрерывной работы. При этом сравнение вибрации передачи в разное время
должно производиться только при одном и том же направлении вращения.

Важной особенностью вибрации зубчатых передач является передача пе-
ременных нагрузок с одних ступеней на другие. Поскольку величина колеба-
тельных сил в зубчатых зацеплениях, по крайней мере, квадратично растет с
частотой вращения шестерен, вибрация тихоходных ступеней многоступенча-
тых передач в основном определяется колебательными силами, передаваемыми
с быстроходных ступеней. В то же время крутящие моменты на всех ступенях
имеют близкие значения, поэтому влияние одинаковых дефектов на разных



ступенях редуктора приводит к появлению сравнимых по величине пульси-
рующих моментов. Именно из-за перечисленных особенностей формирования
колебательных сил и пульсирующих моментов в дефектных редукторах диаг-
ностику высокооборотных ступеней зубчатой передачи легче проводить по их
вибрации.

К номенклатуре дефектов шестерен относятся:
- дефекты шестерни в целом, в частности ее бой, перекос, овальность и гран-

ность;
- дефекты отдельных зубьев, в частности сколы, износ, выкрашивание кон-

тактных поверхностей, трещины;
- дефекты группы зубьев.

Влияние дефектов шестерен на вибрацию передачи анализируется, как
правило, совместно с дефектами зацеплений, к которым относятся все дефекты,
приводящие к смещению зоны контакта зубьев шестерни относительно расчет-
ных (оптимальных) координат, а также дефекты смазки или ее недостаток.

Сначала рассматривается влияние дефектов на работу и вибрацию зацеп-
лений. Все дефекты, приводящие к смещению зон контакта на поверхностях
зубьев, приводят и к росту величины импульсной составляющей нагрузки на
зубья в зоне зацепления, т.е. к росту зубцовых составляющих вибрации переда-
чи. Но если это смещение будет разным на разных зубьях, появляется ампли-
тудная модуляция зубцовой вибрации, а в некоторых случаях и вибрация на
частотах ниже зубцовой. К росту импульсной составляющей нагрузки и зубцо-
вой вибрации приводят также дефекты или недостаток смазки в зацеплении.

К одинаковому смещению зон контакта на всех зубьях приводят такие
дефекты изготовления, как радиальный и осевой сдвиг или нарушение парал-
лельности осей вращения шестерен, а во время эксплуатации –износ подшип-
ников и изменения жесткости валов или их опор вращения. Вся перечисленная
группа дефектов, а также недостаток или дефекты смазки лучше всего обнару-
живаются по росту зубцовых составляющих вибрации передачи.

К разному смещению зон контакта у разных зубьев приводят отдельные
дефекты изготовления шестерен, перекосы шестерен и неравномерный износ
зубьев. В частности, если шестерни, входящие в зацепление, изготавливались
на разных станках или станок имеет систематическую погрешность нарезания
зубьев, в вибрации передачи могут появиться дополнительные «фантомные»
составляющие с непрогнозируемой частотой. При бое вала или перекосе шес-
терни происходит смещение зон контакта в виде «волны», т.е. зубцовая вибра-
ция приобретает регулярную амплитудную модуляцию с частотой вращения
вала и/или ее гармониками. При бое вала (шестерни) преимущественная гармо-
ника модуляции – первая, при перекосе шестерни – вторая. При неодинаковом
износе зубьев величины смещения зон контакта в разных зубьях будут случай-
ными, т.е. процесс модуляции зубцовых гармоник вибрации также будет слу-
чайным. При износе одного зуба (или при наличии на его поверхности скола и
т.п.) один раз за оборот шестерни нагрузка на контактную поверхность растет
(или падает), т.е. модуляция зубцовых гармоник вибрации будет импульсной.



В том случае, если износ одного зуба настолько велик, что при входе в
зацепление нагрузка на него весьма мала или отсутствует, импульсная нагрузка
на оставшиеся зубцы передачи имеет два скачка (при входе и выходе из зацеп-
ления дефектного зуба) с фиксированным интервалом времени между скачка-
ми.

В тех случаях, когда хотя бы в одной из шестерен количество зубцов не
является простым числом, т.е. делится без остатка не только на само число, при
значительном износе зубьев, в них может появиться регулярная пространствен-
ная составляющая износа, а в вибрации – соответствующая субгармоническая
составляющая зубцовой вибрации.

Выше рассматривалось влияние дефектов на амплитуду зубцовой вибра-
ции передачи. В то же время при дефектах зубьев, в частности их износе, зуб-
цовая вибрация становится также и частотно-модулированной. Действительно,
в идеальной зубчатой передаче интервалы между импульсами нагрузки на зу-
бья в зацеплении должны быть строго одинаковыми. Износ зуба в зоне контак-
та не только изменяет величину и форму импульса нагрузки, но и задерживает
его появление. При неравномерном износе зубьев одной шестерни задержки
оказываются разными, т.е. имеет место фазовая, а, следовательно, и частотная
модуляция зубцовой вибрации. Профилограмма задержек повторяется с перио-
дом вращения дефектной шестерни, т.е. модуляция оказывается периодической.
Это, в свою очередь, означает появление в спектре зубцовой вибрации передачи
боковых гармоник, отличающихся от основной на частоту ±kfr.

Дефекты зубьев шестерен не только изменяют характеристики зубцовой
вибрации передачи и приводят к появлению ее субгармонических составляю-
щих, но и создают импульсные нагрузки на подшипники передачи с частотой
вращении дефектной шестерни.

Импульсные нагрузки на подшипники передачи при дефектах отдельных
зубьев могут быть достаточно сильными и могут привести к возбуждению за-
метной вибрации передачи в низкочастотной области, на кратных гармониках
частоты вращения вала с дефектной шестерней. Однако если этот вал соединен
с помощью муфты с валом другой машины, то идентификация шестерни как
источника вибрации на гармониках частоты вращения становится крайне слож-
ной задачей, так как часто встречающийся дефект в виде несоосности валов
также является источником аналогичной вибрации агрегатов.

Как и в любой зубчатой передаче, дефекты планетарной передачи явля-
ются источниками стационарных и импульсных колебательных сил, а также
переменных нагрузок (радиальных и тангенциальных), действующих в соответ-
ствующем зубчатом зацеплении. Причинами роста стационарных колебатель-
ных сил являются дефекты изготовления и монтажа передачи, а также дефекты
смазки, равномерный износ входящих в зацепление шестерен и подшипников
этих шестерен. Причинами появления импульсных колебательных сил являют-
ся дефекты отдельных зубьев. Эти силы, как правило, имеют две компоненты –
радиальные к осям вращения шестерен, создающие импульсные нагрузки на их
подшипники, и тангенциальные, не только создающие нагрузку на подшипни-
ки, но и изменяющие момент нагрузки на передачу в целом и на приводной



электродвигатель. Именно из-за таких нагрузок диагностика механических пе-
редач иногда ведется либо по вибрации или току электродвигателя, либо по
вибрации механизма, приводимого во вращение редуктором. И в двигателе, и в
механизме в таких случаях ищутся признаки передаваемых через нагруженные
муфты пульсирующих моментов от редуктора.

Импульсные нагрузки на подшипники передачи обнаруживаются чаще
всего по модуляции случайной вибрации этих подшипников, т.е. по спектру ее
огибающей, если подшипник доступен для измерения высокочастотной вибра-
ции.

Эксплуатационные дефекты зубчатой передачи условно можно разделить
на следующие виды: абразивный износ зубчатого зацепления, выкрашивание
зубьев (питтинг) зубчатых колес, трещины и излом зубьев зубчатых колес, а
также заедание зубчатых колес. Поскольку они являются возмущающими фак-
торами, свойства вибрационного сигнала (форма сигнала и спектр вибрации,
особенно спектр огибающей и кепстр) при их наличии всегда меняются. В ча-
стности, в спектре могут меняться соотношения между основными частотами
возбуждения, появляться новые спектральные составляющие, значительно из-
меняется уровень шумовой компоненты. На кривой сигнала вибрации могут
появляться ударные импульсы и изменяться соотношение между периодиче-
скими и шумовыми составляющими. В то же время следует учитывать, что су-
щественные изменения формы и спектра сигнала вибрации в основном наблю-
даются при развитых повреждениях. На ранней стадии развития дефектов целе-
сообразно использовать другие методы анализа виброакустического сигнала,
такие как кепстральный анализ, анализ спектра узкополосной огибающей,
вейвлет-преобразование виброакустического сигнала и др.

Трудности в выборе и оптимизации диагностических признаков дефектов
в планетарной передаче определяются двумя основными причинами. Первая –
наличием в редукторе нескольких зубчатых зацеплений с одной и той же зуб-
цовой частотой, вторая – движением этих зацеплений относительно точек кон-
троля вибрации и невозможностью установить датчик вибрации на многие
подшипниковые узлы передачи. Список наиболее часто используемых диагно-
стических параметров зубчатой передачи в составе рядных редукторов приве-
ден в таблице 1, а в составе планетарного редуктора – в таблице 2.



Таблица 1 Частоты, характерные для дефектов зубчатых передач в
рядных редукторах

Частота Вид дефекта
изготовления

Вид дефекта
сборки

Вид дефекта
износа

fr Дисбаланс
k×fr1 и k×fr2
(k = 1,2, реже 3 и 4),
m×fz± n×fr
(m, n=1,2…)

Переменная по-
грешность шага
зацепления

Нарушение соос-
ности (перекос
валов)

k×fr
k= l, 2...20 и выше

Повышенный бо-
ковой зазормежду
колесами

fz Постоянная по-
грешность
шага зацепления

k×fz, k×fr
рост шумовой
компоненты
m×fm± n×fr
(m, n=1,2…)

Абразивный
износ

k×fr, m×fz± n×fr,
m×fm± n×fr
(флуктуация ампли-
туд, n= 0,1,2...)

Выкрашивание
зубьев

k×fr,
m×fz ± n×fr,
m×fm ± n×fr

(флуктуация ампли-
туд, n =0,1,2...),
рост шумовой ком-
поненты

Трещины и (или)
излом зубьев



Таблица 2. Дефекты зубчатой передачи в составе планетарного
редуктора и их основные диагностические параметры
Вид дефекта Диагностические признаки

Бой солнечной шестерни fо, nf*±fо, kfz±f*
Перекос солнечной шестерни 2fо,2nf*±2fо,kfz±2f*
Дефект зубьев солнечной шестерни knf*±k1fо, kfz±k1f*
Перекос сателлита 4fg±k1fv,kfz±2fg
Дефект зубьев сателлита 2kfg±k1fv, kfz±k1fg
Перекос короны 2nfv, kfz± 2nfv
Дефект зубьев короны knfv, kfz± k1nfv
Дефект зацепления kfz
Бой водила kfv,fо±fv, kfz±k1fv
Дефект подшипника сателлита kfv,fo±fv, kfz±fg/2
Дефект подшипника солнечной шестерни
(водила)

kfr + рост СКЗ СЧ, появление
ударных импульсов на СЧ

Дефект смазки подшипника Появление ударных импульсов
на ВЧ, рост СКЗ на ВЧ

Примечание. fо– частота вращения солнца;fv- частота вращения водила;
fz– зубцовая частота;fg– частота вращения сателлита; f* = fо–  fv– частота
вращения оси с дефектным подшипником;СЧ– средние частоты;ВЧ– высокие
частоты; УВЧ– ультразвуковые частоты;СКЗ– среднеквадратичное значение
вибрации;n– число сателлитов; k=1,2,3,4,...; k1=1,2,3,4,…

2. Нормирование уровня вибрации в редукторах
Большие проблемы при диагностировании дефектов зубозацепления в ре-

дукторах и мультипликаторах различного типа на практике вызывает отсутст-
вие нормативной информации по допустимым уровням как всего вибросигнала,
так и отдельных его составляющих и гармоник. Поэтому очень большое значе-
ние в диагностике состояния зубчатых пар приобретает процедура сравнения
спектра текущего вибросигнала со спектром вибросигнала, зарегистрированно-
го в предыдущем замере, или в замере, который был выполнен на заведомо ис-
правном редукторе.

Такой подход иногда называют «сравнением с опорным спектром», при-
чем считается, что в качестве опорного спектра необходимо использовать сиг-
нал с редуктора, состояние которого заведомо должно быть хорошим, безде-
фектным. Такой подход к диагностике редукторов, хотя и вызывает в обычных
условиях достаточно противоречивые мнения, применительно к оценке состоя-
ния редукторов, наверное, является почти единственно возможным.

Кроме того, разным типам формы зубчатых пар соответствуют свои, со-
ответствующие бездефектному состоянию, уровни вибрации. В итоге в разных
редукторах, даже близких по мощности, всегда различны уровни оценки со-
стояния зубчатой пары, такие как «предупреждение» и «авария».



Следует с сожалением констатировать, что практически приемлемых
норм на предельный уровень вибрации зубчатых пар редукторов и мультипли-
каторов нет. В практике эксплуатации редукторов и мультипликаторов следует
ориентироваться, в основном, на нормы по СКЗ виброскорости, заложенные в
ГОСТ Р ИСО 10816-3-99. «Контроль состояния машин по результатам измере-
ния вибрации на невращающихся частях. Часть III. Промышленные машины
номинальной мощностью более 15 кВт и номинальной скоростью от 120 до
15000 мин-1», в котором заложены уровни контроля «общемеханических» про-
блем оборудования, таких как дисбаланс, расцентровки, износ подшипников и
т. д. Создание универсальных норм на спектральный состав виброакустических
сигналов, генерируемых зубчатым зацеплением, на амплитуду основной и бо-
ковых гармоник частоты зубозацепления, очень сложно.

Дефекты зубозацепления проявляются в СКЗ виброскорости на своей фи-
нальной, конечной, обычно уже необратимой фазе развития. Поэтому при по-
мощи использования этих норм, хотя и удается обычно избежать аварий с
большими последствиями, но запаса времени для нормальной подготовки к ре-
монтным работам, как правило, не хватает.

Другим документом, нормирующим вибрацию корпусов редукторов
(мультипликаторов), является диаграмма Блейка, разработанная в 30-х годах
прошлого века и заимствованная в РТМ 38.001-94, приложение 4.10 «Предель-
но допустимое значение вибрации редукторов». Диаграмма Блейка разработана
для трех параметров виброакустического сигнала: пикового значения виброу-
скорения ар, амплитудного значения виброскоростиVp, и размаха колебанийSp-p,
поэтому ее применение в вопросах практической вибродиагностики затруднено
из-за необходимости пересчета одних величин в другие с учетом гармониче-
ских составляющих виброакустического сигнала.



3. Абразивный износ зубчатого зацепления
Обычно при выработке материала поверхности зубьев колес нарушается

микро- и макрогеометрия контактирующих зубьев. Это приводит к увеличению
трения и росту шумовой компоненты вибрации.

Абразивный износ вызывает увеличение бокового зазора, что может при-
водить к отрыву профилей зубьев в зацеплении и ударному режиму возбужде-
ния вибрации. Ударный режим возбуждения достаточно часто приводит к росту
спектральных составляющих гармонического ряда частот, кратных частоте за-
цепления зубьев (k×fz), появлению промежуточных частотных составляющих
(fm) иперераспределению энергии в сторону высокочастотных составляющих.
На осциллограмме вибрационного сигнала меняется соотношение компонент
периодической и случайной вибрации.

На рисунке3 приведен спектр вибрации редуктора с прямозубой зубчатой
передачей, состоящей из двух колес (Z1=30, Z2=76), установленного между
электродвигателем и специализированным поршневым компрессором. Частота
вращения быстроходного колеса составляет примерно 24,8 Гц (fr1), а тихоход-
ного – примерно 9,8 Гц (fr2). При ревизии редуктора обнаружен износ поверх-
ностей зубчатых колес, величина которого составляет около 75% предельно до-
пустимого.

Рисунок3. Спектр виб-
рации редуктора в го-
ризонтальном направ-
лении при равномерном
абразивном износе зуб-
чатых колес

Спектр вибрации имеет частотные составляющие, характерные для изно-
са колес. В результате увеличения (относительно номинального значения) бо-
кового зазора происходит отрыв профилей зубьев в зацеплении и ударный ре-
жим возбуждения вибрации, что вызывает появление спектральных компонент,



кратных частоте зацепления зубьев, на частотах 744, 1488, 2232, 2976, 3720 и
4464 Гц (k×fz).

В спектре присутствует также промежуточная составляющая на частоте
485 Гц. На расширенном фрагменте спектра (рисунок4) отчетливо наблюдают-
ся гармоники частоты вращения ротора быстроходного колеса, причем отсутст-
вует тенденция убывания амплитуд с возрастанием номера гармоники.

Рисунок4. Фрагмент
спектра вибрации
редуктора при рав-
номерном абразив-
ном износе зубча-
тых колес

Равномерный абразивный износ (ухудшение состояния контактирующих
поверхностей) всегда сопровождается ростом общего уровня спектральных со-
ставляющих вибрации практически во всем диапазоне измеряемых частот. Об-
щее увеличение уровней спектральных компонент, особенно в высокочастот-
ной области, определяет степень развития износа поверхностей зубьев, что при
сильном износе приводит к появлению в спектре широкополосных областей с
высоким уровнем шума, который может поглощать составляющие основных
частот возбуждения. Однако каждая зубчатая пара характеризуется своими час-
тотами возбуждения: частотами вращения роторов, промежуточными частота-
ми и зубцовой частотой, а также их гармониками. Для выделения последних
иногда бывает целесообразно использовать синхронное накопление или син-
хронную гребенчатую фильтрацию.

4. Выкрашивание зубьев (питтинг) зубчатых колес
Появление локального повреждения в виде ямки выкрашивания (пит-

тинг), одного из наиболее распространенных дефектов зубчатых зацеплений,
приводит к увеличению деформации зубьев, а точнее – к росту ее контактной
составляющей. В силу этого жесткость зацепления передачи в момент контак-
тирования зуба, имеющего дефект, уменьшается, что происходит один раз за
оборот вала (fr). Питтинг приводит также к флуктуации давления в упруго-
гидродинамическом контакте в момент контактирования поврежденного зуба,
следствием чего является увеличение глубины амплитудной модуляции в виб-
рационном сигнале. Эти явления вызывают рост амплитуд гармоник оборотной
частотыk×fr,ростамплитуд комбинационных частотm×fz±n×fr. Достаточно часто
наблюдается появление и (или) существенный рост (флуктуации) амплитуд
промежуточных частот (fmи fm±n×fr).



В качестве диагностических признаков питтинга часто используют появ-
ление и развитие боковых частотных составляющихm×fz±n×fr вокруг зубцовой
частотыfzи (или) боковых частотных составляющихf×m ± n×frвокруг промежу-
точных частотных составляющихfm. Диагностическими параметрами развито-
сти питтинга являются амплитуды этих компонент в спектре вибрации или, что
аналогично, амплитуды частотных составляющихk×frв спектрах амплитудной
огибающей узкополосной вибрации с центральными частотамиk×fzиfm.

Приведенные ниже данные измерены на мультипликаторе, установлен-
ном между электродвигателем и центробежным компрессором агрегата, зубча-
тая пара прямозубой передачи которого была подвержена развитому питтингу.
Тихоходное колесо (частота вращения fr1» 49,46 Гц) имеет 91 зуб, быстроход-
ное (частота вращения fr2» 166,69 Гц) – 27 зубьев. Передаточное отношение –
3,37, зубцовая частота (fz) составляет примерно 4501 Гц.

На рисунке5 приведена форма вибрационного сигнала, измеренного на
крышке подшипника быстроходного колеса в горизонтальном направлении.
Пиковое значение виброускорения достигает 30g. Сам сигнал – амплитудно-
модулированный процесс с несущей промежуточной составляющей, имеющей
частоту примерно 2003 Гц (12-я гармоника частоты вращения быстроходного
колеса).

Рисунок5. Форма сигнала вибрации мультипликатора с развитым питтингом
контактирующих поверхностей зубчатых колес

На рисунке6 приведен спектр (с фрагментами) вибрации мультипликато-
ра, измеренный в той же контрольной точке. Спектр вибрации имеет сложный
характер: наблюдается виброактивность в широкой полосе частот. В частности,
он содержит преобладающую компоненту на частоте 2003 Гц (fm), компоненты
на частотах вращения обоих колес и их гармониках, зубцовую частоту (fz) и др.
На укрупненных фрагментах спектра вибрации вертикальными стрелками по-
мечены интенсивные боковые (комбинационные) частоты в окрестностях fm и fz,
являющиеся гармониками частоты вращения ротора тихоходного колеса, а на-
клонными – быстроходного. Интенсивная общая вибрация и высокие значения
уровней боковых частот относительно уровней fm и fzговорят о наличии разви-
того повреждения. Следует отметить, что с течением времени и при изменении



нагрузки уровень вибрации значительно изменялся, при этом наблюдались
флуктуации промежуточных составляющих как по амплитуде, так и по частоте
(на 11-й и 12-й гармониках частоты вращения быстроходного колеса). Уровень
шумов невысок.

Рисунок6. Спектр вибрации (с фрагментами) мультипликатора с развитым
питтингом контактирующих поверхностей зубчатых колес

Перечисленные факты позволяют утверждать, что имеется эксплуатаци-
онный дефект зубчатой пары, связанный с обширным износом или поломкой
зубьев. Наиболее вероятным следует считать питтинг, однако анализ спектров
не позволяет сделать однозначного заключения.

Как говорилось ранее, определить и разграничить по спектру появление
различных видов повреждений, особенно на ранней стадии их развития, бывает
очень сложно. Более эффективен метод, основанный на анализе амплитудной
огибающей узкополосного вибросигнала в области зубцовой частоты вибрации
зубчатого зацепления и ее гармоник или иногда промежуточных частот. В ка-
честве диагностических параметров питтинга можно использовать уровни
спектральных составляющих на комбинационных (модуляционных) частотах.

Ниже приведены спектры амплитудной огибающей узкополосной вибра-
ции той же контрольной точки мультипликатора с несущими частотами 2500
Гц (рисунок7) и 4500 Гц (рисунок 8). Наибольшей информативностью обладает
спектр амплитудной огибающей в окрестности зубцовой частоты
fz = 4501 Гц. Появление ямки выкрашивания даже на одном зубе вызывает зна-



чительный рост (более 10 дБ) амплитуд гармоник (особенно второй) частот
вращения колес, что позволяет диагностировать этот вид повреждения на ста-
дии зарождения. Можно утверждать также, что поскольку вибрация на частоте,
кратной частоте вращения быстроходного колеса, интенсивнее, степень его по-
вреждений больше.

Рисунок7. Спектр
амплитудной оги-
бающей узкопо-
лосной вибрации
мультипликатора
с несущей часто-
тами 2500 Гц при
развитом пит-
тинге контакти-
рующих поверхно-
стей зубчатых ко-
лес

Рисунок8. Спектр
амплитудной оги-
бающей узкопо-
лосной вибрации
мультипликатора
с несущей часто-
той 4500 Гц при
развитом пит-
тинге контакти-
рующих поверхно-
стей зубчатых ко-
лес

Хорошую информативность при выявлении питтинга имеет кепстр.
Существуют различные способы определения кепстра: квадрат косину-

соидальной или синусоидальной составляющих Фурье-преобразования лога-
рифмического спектра либо сумма квадратов косинусоидальной и синусои-
дальной составляющих Фурье-преобразования. Наибольшей помехоустойчиво-
стью обладает кепстр, определяемый как косинусоидальная составляющая пре-
образования Фурье логарифмического спектра (псевдокорреляция).

В качестве диагностических признаков используются амплитуды кепст-
ральных составляющих, иначе рахмоник (анаграмма термина гармоника), для
временного отсчета – сачтота (анаграмма термина частота), соответствующая
периоду частоты возбуждения.



Кепстральный анализ используется для идентификации серий гармоник и
(или) боковых частот спектров для оценки их относительной мощности. Не
вдаваясь в подробности математического преобразования, можно сказать, что
кепстр мощности является как бы результатом частотного анализа результатов
частотного анализа.

Серия импульсов во временной области (временном сигнале) отобража-
ется в частотной области (спектре) в виде дискретной составляющей (линии
спектра) на частоте повторения импульсов и ее гармониках в соответствии с
формой исходных импульсов. Подобно этому серия «периодических» дискрет-
ных составляющих частотного спектра отображается в кепстре в виде дискрет-
ной линии (серии дискретных линий). Вдоль оси абсцисс кепстра откладывают
единицы времени в секундах или Гц-1, а положение первой линии соответствует
обратной величине просвета боковых полос или гармоник преобразуемого
спектра.

Рисунок9. Спектр и кепстр
мультипликаторас изношенной
зубчатой парой

На рисунке9 приведены спектр и кепстр вибрации, измеренной на муль-
типликаторе, имеющем дефекты зубчатой пары. Анализируя спектр, показан-
ный в верхней части рисунка, содержащий множество частотных составляю-
щих, сложно определить, что он содержит две серии гармоник, свидетельст-
вующих о наличии двух отдельных дефектов. В то же время кепстр, соответст-
вующий этому спектру (внизу) и содержащий две преобладающие составляю-
щие, позволяет легко определить наличие групп гармоник и (или) боковых час-
тот, соответствующих этим составляющим, с частотами 49,6 Гц (сачтота 20,16
мс) и 121,5 Гц (сачтота 8,23 мс) соответственно.

Однако наличие составляющей на сачтоте 20,16 мс (49,6 Гц – fr1, частота
вращения ведущей шестерни) говорит о том, что она связана с высокочастот-



ными составляющими сигнала и соответствующими дефектами. Из этого мож-
но заключить, что шестерня, вращающаяся на частоте 49,6 Гц (fr1), может иметь
зарождающийся дефект, в то время как вал, вращающийся с частотой fr2=121,5
Гц (частота вращения ведомой шестерни), вероятно, имеет неуравновешенность
ротора или другой развитый дефект, проявляющийся в области средних частот.

Наконец, кепстральный анализ в значительной степени нечувствителен к
изменениям фазы исследуемых сигналов и к особенностям путей распростра-
нения механических колебаний. Например, кепстры механических колебаний
одинаковых зубчатых передач, находящихся в различных агрегатах с одинако-
вой частотой вращения ротора, практически идентичны по сачтотному составу.

5. Трещины и излом зубьев зубчатых колес
Эти дефекты являются весьма опасными, поскольку разрушение зубьев

(скол, поломка) часто приводит к отказу агрегата при попадании продуктов
разрушения в зону зацепления или подшипники.

Появление локального повреждения в виде трещины или скола зубьев
может приводить к увеличению деформации собственно зубьев и, достаточно
редко, деформации ободьев зубчатых колес, как изгибной, так и контактной ее
составляющих. Как и в случае питтинга, жесткость зацепления передачи в мо-
мент контактирования зуба, имеющего дефект, уменьшается, что происходит 1
раз заоборот вала (fr),а также происходят флуктуации давления в упруго-
гидродинамическом контакте в момент контактирования поврежденного зуба,
что приводит к увеличению глубины амплитудной модуляции в виброакустиче-
ском сигнале. Эти явления сопровождаются ростом шума в вибрационном сиг-
нале и амплитуд гармоникоборотной частотыk×fr, возрастанием амплитуд ком-
бинационных частот m×fz±n×frи флуктуацией амплитуд резонансных частот.
Достаточно часто наблюдается появление и (или) существенный рост промежу-
точных частот.

Методы диагностирования питтинга вполне пригодны для диагностиро-
вания скола или поломки зубьев. При таких дефектах глубина модуляции рас-
тет еще больше (по сравнению с выкрашиванием). Кроме того, при появлении
трещины или скола зуба жесткость в момент зацепления резко падает и проис-
ходит преждевременный вход в зацепление следующей, за дефектными, пары
зубьев, сопровождающийся ударом. На кривой вибрационного сигнала появля-
ются импульсы, амплитуда которых зависит от степени развития дефекта.

Приведенные на рисунке10 вибрационный сигнал измерен на редукторе
клети прокатного стана, имеющего зубчатую пару с прямозубой передачей.
При ревизии зубчатого зацепления клети были обнаружены износ подшипни-
ков скольжения и зубчатой пары, нарушение соосности валов и разрушение зу-
ба одного из колес. Частота вращения колес fr»8,2 Гц, колеса имеют по 21 зубу.
Зубцовая частота (fz) составляет примерно 172 Гц, а каждая пара зубьев входит
в контакт примерно через каждые 122 мс.



Рисунок10. Форма и
спектр сигнала виб-
рации редуктора при
поломке зуба одного
из зубчатых колес

Наклонными стрелками на кривой сигнала вибрации (рисунок10) помече-
ны следующие один раз за оборот зубчатого колеса (через каждые 122 мс)
ударные импульсы, величина некоторых из них превышает 13 мм/с. Коэффици-
ент вариации достигает величины 4,7.

Рисунок11. Спектр
сигнала вибрации ре-
дуктора при поломке
зуба одного из зубча-
тых колес

Спектр вибрации (рисунок11) имеет все диагностические признаки, при-
сущие эксплуатационному износу зубьев: гармонические составляющие часто-
ты вращения колес k×fr, составляющие на зубцовой (m×fz) и комбинационных
частотах m×fz ± n×frпризаметном уровене шумов.

Вторая гармоника частоты вращения ротора указывает на расцентровку.
В то же время некоторые боковые частотные составляющие, помеченные гори-
зонтальными стрелками, по величине превосходят вибрацию на зубцовой час-



тоте, что говорит о высокой амплитудной (и, возможно, частотной) модуляции.
Такая же картина наблюдается и вокруг второй гармоники зубцовой частоты.

Параметры процесса модуляции и периодические ударные импульсы на
кривой сигнала вибрации являются простым и надежным способом диагности-
рования трещин, сколов и поломок зубьев. Их количественный анализ еще бо-
лее упрощается при применении синхронного накопления или кепстрального
анализа.

Поскольку при появлении трещины или излома зуба жесткость зацепле-
ния в момент контакта дефектного зуба резко уменьшается, следующая пара
зубьев входит в зацепление преждевременно, а момент входа сопровождается
ударом. Амплитуда ударного импульса пропорциональна степени развития де-
фекта (трещины или излома). Частота заполнения импульса равна, вероятнее
всего, собственной частоте зубчатого элемента. Таким образом, рассматривая
форму сигнала передачи с подобным дефектом, иногда возможно обнаружить
ударные импульсы, проявляющиеся при синхронном накоплении.

6. Заедание зубчатых колес
При заедании происходит молекулярное соединение контактирующих

поверхностей зубьев под действием высокого давления, когда происходит раз-
рыв масляной пленки. В результате возникает адгезионный износ, протекаю-
щий в несколько этапов: начальная фаза, натир (характеризующийся схватыва-
нием и разрушением локальных участков контактирующих поверхностей зубь-
ев) и прогрессирующий этап, часто имеющий скоротечный экспоненциальный
вид, завершающийся заеданием с пластической деформацией контактирующих
поверхностей.

Заедание, в большинстве случаев, связано с перекосом зубчатого зацеп-
ления и вызывается, как правило, несоосностью (перекрещиванием осей) со-
прягаемых валов.

Заедание зубчатых колес обычно сопровождается изменением амплитуд
гармоник зубцовой частоты k×fz, ростом амплитуд комбинационных частот
m×fz±n×fr, флуктуациями амплитуд промежуточных частот, расширением по-
лосы спектральных компонент k×fz и нерегулярными выбросами во временной
развертке сигнала. Важно, что вышеперечисленные признаки, присущие и дру-
гим дефектам, крайне усложняют процесс диагностики с помощью спектраль-
ного анализа вибрации и не позволяют однозначно установить заедание, осо-
бенно на начальной стадии.

Однако, исследуя частотную модуляцию на зубцовых частотах, а точнее
изменение уровней (глубину модуляции) спектральных составляющих на час-
тотах вращения роторов, можно распознавать заедание на начальном этапе.



Рисунок 12. Спектры вибра-
ции мультипликатора при
нарушении соосности валов

На рисунке 12 приведены спектры вибрации установленного между элек-
тродвигателем и компрессором мультипликатора с шевронной зубчатой пере-
дачей, состоящей из двух колес, с частотой вращения тихоходного колеса при-
мерно 24,6 Гц и быстроходного колеса примерно 197,5 Гц. Монтаж был выпол-
нен с нарушением соосности валов, что вызвало перекос осей зубчатых колес.

Измерения проводились со стороны тихоходного (вверху) и быстроход-
ного (внизу) колес в вертикальном и осевом направлениях.



В принципе, нарушение соосности валов зубчатых колес имеет те же ди-
агностические признаки, что и расцентровка валов узлов агрегата, с той лишь
разницей, что в сигнале вибрации могут присутствовать гармонические состав-
ляющие частот вращения обоих валов расцентрованных колес.

В приведенном примере практически во всех спектрах вибрации наблю-
даются частотные составляющие, характерные для нарушений соосности (пере-
коса осей валов) – составляющие на оборотной частоте и гармониках обоих ко-
лес k×fr1 и k×fr2, причем, в большинстве случаев, существенно преобладают
первая и (или) вторая гармоники. В качестве диагностических параметров мож-
но использовать уровни амплитуд вибрации на первой и второй гармониках
частоты вращения обоих колес.

При нарушениях соосности количественные характеристики частотных
компонент (для различных точек измерения и пространственных составляющих
вибрации) могут отличаться в значительных пределах в зависимости от взаим-
ного положения осей валов, как и при нарушении центровки узлов агрегата.
Кроме того, они зависят от множества других параметров: нагрузки, характери-
стики смазки и т.д.

В качестве дополнительного диагностического признака нарушения со-
осности валов колес можно рассматривать изменение величин частотных со-
ставляющих k×fr1 и k×fr2 при пуске холодного агрегата и его дальнейшей работе
при неизменной нагрузке. В процессе прогрева колес величины этих состав-
ляющих могут непрерывно меняться в течение сравнительно короткого (до
двух часов) промежутка времени в значительных пределах, после чего вибра-
ция стабилизируется.

Рисунок 13. Спектр вибрации
мультипликатора со стороны
тихоходного вала в вертикаль-
ном направлении при увеличен-
ном боковом зазоре между зуб-
чатыми колесами

На рисунке 13 приведен спектр вибрации мультипликатора с прямозубой
зубчатой передачей, установленного между электродвигателем и компрессо-
ром, с частотой вращения тихоходного колеса примерно 24,6 Гц (fr1) и быстро-
ходного колеса примерно 195,5 Гц (fr2). Монтаж был проведен с нарушением



установки бокового зазора (превышено номинальное значение бокового зазо-
ра).

В принципе, нарушение (превышение) бокового зазора имеет те же диаг-
ностические признаки, что и нарушения жесткости, с той лишь разницей, что в
сигнале вибрации могут присутствовать гармонические составляющие частот
вращения обоих валов.

Спектр вибрации имеет частотные составляющие, характерные для нару-
шений жесткости – составляющие на оборотной частоте и ее гармониках обоих
колес m×fr1 и n×fr2, причем, в большинстве случаев, наблюдается достаточная
интенсивность гармоник с номерами до 20 и более. При нарушениях бокового
зазора величины частотных составляющих (для различных мест и направлений
измерения вибрации) и их соотношения между собой могут отличаться и зави-
сят от тех же параметров, что и нарушения жесткости.

В приведенном спектре вибрации вертикальными стрелками помечены
гармоники частоты вращения ротора быстроходного колеса и наклонными
стрелками – гармоники тихоходного колеса. При этом отмечается высокая гар-
моническая активность: интенсивность гармонических компонент оборотной
частоты тихоходного колеса в области (50...80)-й гармоник не ниже, чем в об-
ласти (2...20)-й.

Можно отметить также сравнительно высокий уровень шумов в широкой
полосе частот (практически по всему спектру), характерный для нарушений же-
сткости.

Рост общего уровня спектральных составляющих вибрации наблюдается
практически во всем частотном диапазоне. Общее увеличение уровня вибраци-
онного сигнала, особенно его высокочастотной области, определяющее степень
развития износа поверхностей зубьев, привело к появлению в спектре широко-
полосных областей с достаточно высоким уровнем шума.

Методы диагностирования заедания аналогичны методам диагностирова-
ния выкрашивания зубьев и основаны на исследовании частотной модуляции
основных частот возбуждения. При заедании на кривой виброускорения на-
блюдаются нерегулярные выбросы, но они мало изменяют спектр сигнала и
сходны с выбросами, которые могут быть вызваны некоторыми другими дефек-
тами зацепления.

Приведенные ниже данные собраны на мультипликаторе, установленном
между электродвигателем и центробежным компрессором агрегата, зубчатая
пара шевронной передачи которого имела абразивный износ. Это было уста-
новлено непосредственно после измерений и остановки агрегата при ревизии
мультипликатора. Число зубьев колеса z1= 158 шт.; число зубьев шестерни z2 =
39 шт.; передаточное число i = 4,05.



Рисунок 14. Форма
сигнала вибрации
для нормального
состояния зубчатой
пары

Кривая сигнала вибрации (рисунок 14) имеет характерные признаки мо-
дуляции и выбросы, величина некоторых из них превышает10g. Коэффициент
вариации достигает величины 4,4. В спектре этого виброакустического сигнала
не отмечается никаких особенностей, кроме активности зазубчатой частоте (ри-
сунок 15).

Рисунок 15. Спектр
сигнала вибрации
для нормального
состояния зубчатой
пары

Однако вейвлет вреобразование этого сигнала (рисунок 16) указывает на
появление зарождающегося заедания в мультипликаторе. Однако на основе
анализа формы и спектра сигнала вибрации затруднительно выявить конкрет-
ный вид дефекта – заедание.

Рисунок 16. Вейвлет-
преобразование сигнала
вибрации для нормально-
го состояния зубчатой
пары



Спектр вибрации, снятый спустя месяц (рисунок 17), имеет признаки экс-
плуатационного износа зубьев: комбинационные частотные составляющие
fz±n×fr вокруг зубцовой частоты fz, промежуточные частотные составляющие fm
также с боковыми частотами и заметный уровень шумов. Наклонными стрел-
ками помечены некоторые боковые частоты вокруг fz, величина и количество
которых говорят о возможной частотной модуляции.

Рисунок 17. Спектр
сигнала вибрации
для дефектного со-
стояния зубчатой
пары

Для эффективного диагностирования заедания колес нужно исследовать
частотную модуляцию на одной из частот возбуждения зубчатых колес. На ри-
сунке 18 приведен спектр частотной модуляции первой гармоники зубцовой
частоты fz= 2050 Гц, измеренной непосредственно в начале развития процесса
заедания, а на рисунке 19 – в процессе развития дефекта.

Рисунок 18. Спектр
частотной модуляции
первой гармоники зуб-
цовой частоты при
бездефектном состоя-
нии зубчатой пары

Рисунок 19. Спектр
частотной модуляции
первой гармоники зуб-
цовой частоты при за-
едании зубчатых колес



По мере развития заедания в приведенном случае произошел значитель-
ный рост уровней спектральных составляющих на частотах вращения роторов и
их гармониках как тихоходного, так и быстроходного колес (рисунок 19).

Таким образом, применяя этот метод, можно диагностировать заедание на
ранней стадии развития.



Лекция 16. НАРУШЕНИЯ ГИДРО- И АЭРОДИНАМИКИ ПОТОКА И
ПУЛЬСАЦИЯ ДАВЛЕНИЯ

Причинами нарушения динамики потока являются потокосоздающие и
потокопроводящие элементы – распределительная, регулирующая и запорная
арматура, приводная (движущаяся в потоке) и направляющая часть оборудова-
ния, уплотнения и др.

Источником вибрации при этом является турбулентность движущегося
потока, создающего:
- вихреобразования, возникающие вокруг препятствий распределительной,

регулирующей, запорной арматуры, изгибов потокопроводов и элементов
изменения их сечения, на кромках всасывающих и нагнетающих патрубков,
рабочих и направляющих лопаток;

- случайные пульсации давления в пристенном слое;
- неоднородности потока на выходе и входе направляющих лопаток, на входе

и выходе лопаток рабочего колеса и языка спирали;
- гидродинамическую неуравновешенность рабочего колеса насосов;
- кавитацию в потоке жидкости насосов;
- помпаж в компрессоре и др.

В проточной части турбин и компрессоров, вентиляторов и воздуходувок
существует множество возможных источников возникновения сил аэродинами-
ческого возмущения, из которых наиболее существенные обусловлены окруж-
ной динамической неравномерностью зазоров в уплотнениях из-за изгибных
колебаний роторов.

1. Пульсации давления при турбулентности потока
и вихреобразовании
Пульсации давления в потоке и создаваемая ими вибрация преимущест-

венно носят случайный характер. Величина пульсаций давления в потоке зави-
сит от конструкции проточной части и скорости потока. Связь вибрации и кон-
структивных параметров устанавливается экспериментально. Интенсивность
пульсаций пропорциональна плотности движущейся жидкости или газа и
(2...3)-й степени скорости потока. Вибрация в спектре пульсации имеет случай-
ный характер и проявляется в широкой полосе частот с приблизительно посто-
янным уровнем до 1000...2000 Гц при дальнейшем снижении на 6...12 дБ при
возрастании частоты на октаву. Пульсации давления в подавляющем большин-
стве случаев не определяют уровень вибрации агрегата, достаточно малы и са-
ми по себе не опасны. Однако они, несмотря на малую величину, во многих
случаях возбуждают резонансные колебания корпусов, трубных обвязок и кре-
пежных систем агрегата.

Турбулентность движущегося потока– основной источник вибрации
прямых трубопроводов постоянного сечения прямоугольной или круглой фор-



мы, длина которых много больше диаметра. Как и пульсации давления в пото-
ке, турбулентные пульсации давления в пристенном слое обычно невелики и не
определяют уровень вибрации механизмов.

Пульсация давления в пристенном слое передается на стенки трубопро-
вода, и возникающая при этом вибрация зависит от соотношения плотностей
стенок трубы и среды, скоростей звука в среде и трубе, от толщины стенки тру-
бы и ее радиуса и, наконец, от величины пульсаций давления (квадрата скоро-
сти потока).

Вихреобразование в потокевозникает при изменении сечения трубопро-
вода, при резких изменениях направления, при прохождении потоком распре-
делительной и регулирующей арматуры, на кромках лопастей рисунок 1), вход-
ных и выходных патрубках, что приводит к случайным пульсациям давления,
вызывающим колебания корпусов, труб (обтекаемых препятствий) и рабочих
лопаток. Интенсивность пульсаций давления при вихреобразовании и неизмен-
ных характеристиках перекачиваемой среды зависит от коэффициента сопро-
тивления препятствия и третьей степени скорости потока, а также некоторых
других, в том числе конструктивных и эксплуатационных параметров.

Рисунок 1. Картина те-
чения при срыве воздуш-
ного потока с рабочей
лопатки центробежного
вентилятора

Известно, что при изгибах труб и локальных препятствиях пульсация
давления ниже, чем на линейных участках. Однако при движении рабочих ло-
паток относительно перекачиваемой среды ситуация существенно меняется.
Кроме того, при вихреобразовании источник пульсации давления можно счи-
тать точечным, в отличие от турбулентности потока, при которой источник ко-
лебаний, хотя и более интенсивный, имеет пространственную протяженность.

В качестве примера резонансных колебаний агрегата, вызванных пульса-
циями давления при турбулентности потока и вихреобразовании в проточной
части центробежного агрегата, можно привести следующий. Вентилятор с кон-
сольным ротором и выносными подшипниками качения, приводимый асин-
хронным электродвигателем мощностью 450 кВт, обычно работал с частотой
вращения ротора 24,1 Гц при номинальной нагрузке и к моменту измерений на-
ходился в эксплуатации 8 лет. В результате естественного износа за год до про-
ведения диагностического обследования вышло из строя «фирменное» рабочее
колесо вентилятора и было заменено колесом собственного заводского изго-



товления со спрямленными лопатками. Количество лопаток– 9. Корпус и осно-
вание вентилятора были выполнены из листовой стали, имеющей ребра жест-
кости, и соединены в общую несущую конструкцию общей высотой 4 м. По
окончании ремонтных работ (в том числе замены рабочего колеса) и выводе аг-
регата из ремонта была обнаружена вибрация, многократно превышающая до-
пустимые значения (VСКЗ= 30...40 мм/с). Впоследствии резко сократился меж-
ремонтный период: с интервалом в несколько месяцев стали выходить из строя
подшипники качения вентилятора и двигателя.

На предприятии имелось еще два таких вентилятора, работающих удов-
летворительно. На рисунке 2 приведена схема агрегата с указанием контроль-
ных точек, а на рисунке 3– распределение вибрации по основным контрольным
точкам на вентиляторе.

Рисунок 2. Схема контрольных точек
на вентиляторе, установленном на
тонкостенном основании

Рисунок 3. Распределение интенсив-
ности вибрации по контрольным
точкам вентилятора

Высокий уровень вибрации наблюдается на всех подшипниковых опорах
и щитах агрегата, а также опорной системе агрегата и корпусе вентилятора и
достигает максимальных значений в осевом направлении. СКЗ виброскорости
превышает 36 мм/с (передний подшипниковый щит электродвигателя, осевая
составляющая, точка А02) и превосходит предельно допустимое значение виб-
рации для эксплуатации такого типа вентиляторов примерно в 5 раз.

На рисунке 4 приведены форма и спектр сигнала вибрации контрольной
точкиА02с максимальным значением вибрации.

Величина оборотной составляющей на частоте вращения рото-
ра,помеченная на графике спектра индексом fr, составляет околоVСКЗ= 5 мм/с. В
низкочастотной области спектра присутствует составляющая на частоте 16,14
Гц, помеченная индексом fm, значение которой составляет приблизительно 36
мм/с (примерно в 7 раз превышает вибрацию на частоте вращения ротора). На-
блюдаются также высшие гармоники этой частотной составляющей и обертоны
оборотной частоты, их значения сравнительно малы.



Рисунок 4. Спектр и
форма спектр сигнала
виброскорости в кон-
трольной точке А02

На осциллограмме вибрационного сигнала вертикальными линиями по-
мечены временные интервалы, соответствующие одному обороту ротора. Пи-
ковое значение виброскорости достигает 64 мм/с, форма кривой вибрации и
амплитуда нестабильны, пиковое значение флуктуирует в интервале от 64 до 45
мм/с (изменения до 30 %).

Соотношение уровней вибрации по направлениям измерения на различ-
ных подшипниках агрегата и наличие характерных признаков нарушений жест-
кости системы на временной развертке сигнала свидетельствовали в пользу
возникновения резонансных колебаний опорной конструкции вентилятора на
частоте 16,14 Гц (см. графики на рисунках 3 и 4).

Для проверки предположения о возникновении резонансных колебаний
корпуса вентилятора и его основания был использован метод свободных коле-
баний, выявивший наличие резонанса опорной сварной тонкостенной конст-
рукции на частоте 16,2 Гц.

Наиболее вероятной причиной возбуждения резонансных колебаний было
нарушение аэродинамики потока, вызванное применением рабочего колеса
вентилятора со спрямленными лопатками (в этом случае происходит повышен-
ное вихреобразование). Для вибрации, вызываемой пульсациями давления и
вихреобразованием, характерно наличие в спектре широкополосных областей
случайной вибрации и вибрации на лопастной частоте. При этом силы возбуж-
дения и вызываемая ими вибрация, как правило, невелики.

На рисунке 5 приведены спектры вибрации подшипниковых щитов элек-
тродвигателя и опор вентилятора в горизонтальном направлении (графики при-
ведены снизу вверх по мере приближения к корпусу вентилятора).



Рисунок 5. Спектры вибрации
подшипниковых опор венти-
лятора и щитов электродви-
гателя в горизонтальном на-
правлении

На графиках спектров индексом fr помечена частота вращения ротора,
индексом fm– резонансная частота основания, индексом 2×fл– вторая гармоника
лопастной частоты, а наклонными стрелками– области случайной широкопо-
лосной вибрации. По мере удаления контрольных точек от вентилятора вибра-
ция в этой области затухает. В то же время появление случайной широкополос-
ной вибрации возможно также и при некоторых других дефектах агрегатов, на-
пример при дефектах подшипников качения.

Для высокочастотной вибрации характерно затухание колебаний по мере
удаления от источника колебаний, что и наблюдается на примере приведенных
на рисунке 6 спектров вибрации, измеренных в горизонтальном направлении
(см. области, помеченные наклонными стрелками). На корпусе вентилятора и
его подшипниковых опорах наблюдается вибрация на лопастной частоте (fл).
Также следует обратить внимание на то, что вибрация на резонансной частоте
16,2 Гц (fm) на корпусе вентилятора выше, чем в других контрольных точках.
Появление достаточно интенсивной высокочастотной вибрациина корпусе вен-
тилятора не могла бы вызываться дефектами подшипников качения (или дру-
гими дефектами механического происхождения), поскольку расстояние от
подшипниковых опор вентилятора до выходного патрубка более двух метров.



Рисунок 6. Спектры виброу-
скорения заднего подшипни-
ка электродвигателя, задне-
го подшипника вентилятора
и корпуса вентилятора в
районе выходного патрубка

Таким образом, пульсация давления, обусловленная вихреобразованием
потока в области рабочего колеса и выходного патрубка, причиной чего являет-
ся нарушение формы лопаток рабочего колеса, приводит к опасным резонанс-
ным низкочастотным колебаниям опорной части этого агрегата и существенно-
му уменьшению его межремонтного пробега.

2. Неоднородность потока в проточной части
центробежных агрегатов
Неоднородность потока в проточной части – один из наиболее характер-

ных и интенсивных источников гидродинамических колебаний центробежных
насосов, аэродинамических колебаний вентиляторов и реже – компрессоров и
турбин. Причина этих колебаний – гидро- и аэродинамические силы от неодно-
родности потока на входе (при наличии направляющих лопаток) и выходе из
рабочего колеса, т.е. неравномерность поля скоростей и давлений по шагу меж-
ду лопастями колеса.

При вращении рабочего колеса насоса происходит циркуляция рабочей
среды вокруг лопасти, а также наблюдается резкое снижение скорости при об-
текании вращающихся  лопастей. Механизм возникновения вибрации, связан-
ный с неоднородностью потока за колесом и вызываемый приведенными фак-



торами, срабатывает при наличии в потоке препятствия в виде языка спираль-
ного отвода.

Первичным явлением в потоке жидкости следует считать появление им-
пульсов давления (неравномерности распределения давлений) при прохожде-
нии лопастей рабочего колеса мимо языка или входных лопаток (в проточных
каналах). По частотному составу пульсация этих сил является сложным колеба-
тельным процессом, содержащим компоненты на частоте вращения ротора, ло-
пастной частоте и их гармониках, а также боковых частотах вокруг лопастных
составляющих. Эти импульсы давления носят гармонический характер. Частота
следования лопастных импульсов зависит от частоты вращения ротора, числа
лопастей рабочего колеса и количества лопаток направляющего аппарата на
входе и выходе.

В простейшем случае она определяется по формуле
fл = k×Zл×fr,

где fл– лопастная частота, Zл– число рабочих лопастей колеса; fr– частота вра-
щения ротора; k– натуральное число.

Если имеются направляющие лопатки на выходе рабочего колеса, то при-
веденное выше выражение принимает вид

fл = k×Zл×Zн×fr,

где Zн– число неподвижных направляющих лопаток.
Если имеются лопатки на входе рабочего колеса, то возможно также по-

явление вибрации на лопаточной частоте (и ее гармониках) входного направ-
ляющего лопаточного аппарата k×Zн×frи (или) на суммарных и разностных
частотах, например, k×fл ± m×fн (fн = Zн×fr , здесь k, m– натуральные числа), а
также других частотах.

Могут быть два типа источников лопастных колебаний, действующих с
основной лопастной частотой: нестационарный возбуждающий момент и пуль-
сация давления газа или жидкости. При проходе лопаток мимо языка возникает
пульсация давления, воздействующая на стенки корпуса и вызывающая их ко-
лебания на лопастных частотах. При этом могут возникать также крутильные
колебания корпуса под действием нестационарного крутящего момента. Дина-
мические силы могут иметь радиальное и осевое направление.

Уровень вибрации механизмов на лопастной частоте и ее гармониках за-
висит от окружной скорости рабочего колеса и расстояния от внешней кромки
лопастей до языка. Увеличение расстояния относительно номинального в два
раза снижает уровень вибрации на 4...6 дБ, однако с ростом зазора падает про-
изводительность. Уровень вибрации на лопастной частоте пропорционален 2-3
степени (в зависимости от конструктивных особенностей) частоты вращения
ротора. В настоящее время отсутствуют достаточно простые зависимости для
расчета пульсации давления на лопастных частотах, поскольку на характер и
величину динамических процессов влияет множество конструктивных пара-
метров. Но можно сказать, что вибрация выше у механизмов с рабочими коле-
сами, имеющими параллельные торцевые поверхности рабочих колес относи-



тельно языка спирального отвода.
Неоднородности потока в проточной части, вследствие нарушения техно-

логии изготовления и сборки деталей проточной части (разброс гидродинами-
ческих характеристик лопастей, статический и динамический эксцентриситеты
между рабочим колесом и корпусом и др.), могут вызывать несоблюдение рас-
четных (нормативных) технологических режимов эксплуатации центробежных
агрегатов и эксплуатационный износ деталей проточной части (в основном ло-
пастей рабочих колес).

Статистические данные показывают, что при отсутствии дефектов изго-
товления, монтажа, эксплуатационного износа и соблюдении номинальных (оп-
тимальных) технологических режимов эксплуатации вибрация на лопастных
частотах центробежных агрегатов не является в основном определяющей ком-
понентой в общем уровне вибрации агрегата, а в спектре виброскорости редко
доминирует.

При несоблюдении номинальных (оптимальных, расчетных) технологи-
ческих режимов эксплуатации насосов, например, при работе в области малых
подач, часто возникает неоднородность потока, которая может сопровождаться
начальной (мягкой) формой кавитации. В этом случае типично присутствие
вибрации на лопастной частоте (иногда при этом появляется вибрация на боко-
вых частотных составляющих), которая может значительно превосходить виб-
рацию на частоте вращения ротора. Иногда могут появляться колебания в ин-
фразвуковой области спектра.

Рисунок 7. Форма и спектр сигнала виброскорости при колебаниях скоростей
потока в насосе в области малых подач

На рисунке 7 приведены временная развертка и спектр сигнала виброско-
рости насоса, работавшего при малых подачах, при возникновении инфразву-
ковых колебаний скорости потока. Вибродатчик крепился к корпусу подшип-
ника при помощи шпильки, обеспечивающей достаточную жесткость соедине-
ния, при этом в области частот до 25 Гц заметно появление низкочастотной



вибрации (участок спектра, помеченный стрелкой)– начальная стадия инфра-
звуковых колебаний.

Агрегат при этом способен работать достаточно продолжительное время,
если отсутствуют резонансные колебания его частей и работоспособны под-
шипники, но ускоренный износ рабочих поверхностей колеса (особенно при
возникновении начальной формы кавитации) и уплотнений   (особенно при
возникновении инфразвуковых колебаний), в несколько меньшей мере под-
шипников и вала, приводит к повышенным издержкам производства.

Например, величина СКЗ виброскорости в 1 мм/сна частоте 1 Гц соответ-
ствует величине размаха виброперемещения в 450 мкм, что может превышать
зазор в уплотнениях и приводить к их ускоренному фрикционному износу.

В разделе 5. Кавитация настоящей лекции помещен спектр огибающей
высокочастотой вибрации, измеренный на этом агрегате.

Разброс гидродинамических (газодинамических) характеристик лопастей,
выражающийся в нарушении расчетной формы лопаток, может приводить к
вибрации на лопастной частоте и появлению вокруг нее боковых частотных со-
ставляющих fл±k×fr. При динамическом эксцентриситете рабочего колеса отно-
сительно языка или направляющего аппарата на входе или выходе (в основном
при очень малых значениях зазора) также появляется амплитудная модуляция
вибрации на лопастной частоте с боковыми частотными
составляющимиm×fл±k×fr, где k и mнатуральные числа. Статический эксцен-
триситет в большинстве случаев не влияет на уровень вибрации центробежных
агрегатов и существенно может проявляться лишь в случае малых зазоров меж-
ду рабочим колесом и языком спирального отвода.

При неравномерном эксплуатационном износе лопаток может появляться
вибрация на частоте вращения ротора и ее гармониках k×fr, вызываемая дисба-
лансом, на лопаточных частотах m×fл и боковых частотах
m×fл±k×fr. Однако надежных статистических данных о количественных изме-
нениях вибрации на боковых частотных составляющих вокруг лопастной час-
тоты (с учетом нагрузки, расхода и др.), с помощью которых можно было бы
сделать однозначное заключение об опасности дефекта, в настоящее время не
имеется.

В качестве примера лопастной вибрации можно привести следующий.
Одноступенчатый центробежный насос (количество лопатокZ = 7) с выносны-
ми подшипниковыми опорами и подшипниками качения, приводимый асин-
хронным электродвигателем мощностью 250 кВт и частотой вращения ротора
49,8 Гц, работает при номинальной нагрузке. До момента измерений находился
в эксплуатации 12 лет. Текущий ремонт, включающий замену подшипников,
производился за 11 месяцев до проведения диагностического обследования.



Рисунок 8. Спектры вибро-
скорости подшипниковых
опор насоса

На рисунке 8 представлены спектры вибрации подшипниковых опор на-
соса (индекс Р1 относится к внутренней подшипниковой опоре насоса, индекс
Р0 – к внешней, индексыV,Н, А– соответственно вертикальное, горизонтальное
и осевое направления измерений). На представленных спектрах вибрация в ра-
диальной плоскости (контрольные точки P1H, P1V, P0H, P0V) превышает виб-
рацию в осевом направлении (контрольные точки Р1А и Р0А), а горизонталь-
ная вибрация (контрольные точки Р1Н и Р0Н) выше осевой и вертикальной.
Вибрационная компонента на частоте вращения ротора (помечена fr) преобла-
дает и достигаетвеличины 3 мм/с, в спектре наблюдаются высшие гармоники
частоты вращения ротора. На графиках спектров имеется вибрация на лопаст-
ной частоте и ее гармониках (помеченыfл = 7×fr и
2×fл = 14×fr). На всех контрольных точках наблюдается также заметная вибра-
ция на частотах 616,8 Гц, 666,7 Гц, 716,7 Гц, 766,7 Гц, не кратных частоте вра-
щения ротора (одна из них помечена fiи соответствует дефекту внутреннего
кольца подшипника, остальные– боковые частоты). Уровень вибрации обеих
опор примерно равен по величине.



Рисунок 9. Форма и спектр сигнала вибрации передней подшипниковой опоры
насоса в горизонтальном направлении

На рисунке 9приведены форма и спектр сигнала, измеренные в точке с
максимальной вибрацией– передней подшипниковой опоре в горизонтальном-
направлении (Р1Н).

На приведенном спектре видно, что величина компоненты виброскорости
на частоте вращения ротора составляет 3 мм/с, на седьмой и четырнадцатой ее
гармониках (лопастные частоты)– 1,76 и 1,35 мм/с. Остальные достаточно зна-
чимые по величине частотные составляющие можно разделить на три группы:
- боковые частоты вокруг седьмой и четырнадцатой гармоник оборотной час-

тоты m×fл±k×fr (помечены стрелками);
- обертоны частоты вращения ротора (вторая гармоника помечена индексом

2×fr);
- составляющие на частотах, не кратных частоте вращения ротора, наиболее

значимые из которых на частотах 215, 380, 616, 666, 716, 766 Гц связаны с
дефектами подшипников качения, вклад которых в СКЗ виброскорости дос-
таточно велик и составляет более 15%.

На осциллограмме виброскорости вертикальными пунктирными линиями
помечены временные интервалы, соответствующие одному обороту ротора. На
кривой вибрации в продолжении одного оборота наблюдается примерно 7 и бо-
лее пиков, амплитуда в течение нескольких оборотов изменяется вдвое, а пико-
вое значение достигает величины 14,1 мм/с.

Приведенные выше факты (преобладающая вибрация на частоте враще-
ния ротора в горизонтальном направлении, вибрация на лопастных частотах и
боковых частотах вокруг них, вибрация на частотах дефектов колец подшипни-
ков и боковые частоты вокруг них, характер кривой виброскорости) свидетель-
ствовали об эксплуатационном износе рабочего колеса и подшипников качения.
В процессе обследования проточной части насоса на кромках лопастей рабоче-
го колеса были обнаружены выбоины, а сами лопасти имели неравную толщи-
ну, поверхность лопастей имела следы локального износа (раковины), подшип-
ники качения имели развитые дефекты колец.

Как говорилось выше, наличие входного и выходного лопаточного аппа-



рата может приводить к появлению в сигнале вибрации составляющих не толь-
ко на лопастной частоте (и ее гармониках), но и на лопаточной частоте входно-
го k×Zн×fr(и выходногоk×Zл×Zн×fr) лопаточного аппарата, а иногда, хотя и дос-
таточно редко, на суммарных и разностных k×fл ± m×fн, а также других комби-
национныхчастотах.

Рисунок 10. Спектры вибра-
ции центробежного компрес-
сора при дефекте направ-
ляющего лопаточного аппа-
рата с изменяемым углом ус-
тановки лопаток на входе ра-
бочего колеса первой ступени

В качестве примера можно привести спектры вибрации центробежного
компрессора (рисунок 10), имевшего дефекты направляющего лопаточного ап-
парата с изменяемым углом установки лопаток на входе рабочего колеса пер-
вой ступени.

Из-за загрязнения и возникших дефектов в механизме поворота входных
лопаток при изменении угла установки лопаток происходило заклинивание, в
результате которого нарушалась пространственная симметрия положений на-
правляющих лопаток, а также имелся некоторый эксплуатационный износ под-
вижных и неподвижных лопаток компрессора. В результате этих дефектов про-
исходило нарушение динамики потока и, как следствие, увеличивалась вибра-
ция на определенных режимах работы компрессора (при изменении положения
входных лопаток). Нижний спектр измерен при пространственно симметрич-
ном положении лопаток, верхний– при заклинивании и несимметричном поло-
жении лопаток, которому соответствовала и большая нагрузка. Наклонными
стрелками помечены компоненты на частотах2×fл ± m×fн. Если рассмотреть
графики, то можно отметить, что при увеличении нагрузки и пространственной
асимметрии положений входных лопаток, компонента на частоте вращения ро-
тора fr изменилась мало, однако на лопастной частоте, ее гармониках (fл, 2×fл) и
боковых частотах (fл ± m×fr), а также на комбинационных частотах (2×fл ±
m×fн) вибрация многократно увеличилась.



3. Неоднородность потока в проточной части агрегатов
с осевым потоком
Изучение влияния неоднородности потока в проточной части агрегатов с

осевым потоком на вибрацию представляет весьма сложную задачу и требует
высокого профессионализма при измерениях в силу ряда причин, некоторые из
которых заключаются том, что требуется проведение измерений в высокочас-
тотной области (8...20 кГц) с применением высокочастотных пьезодатчиков и
специальных способов их установки, нередко в условиях высоких температур
корпуса турбины (компрессора) при сильном затухании высокочастотных ко-
лебаний.

Как и в центробежных агрегатах, причина этих колебаний – газодинами-
ческие силы, вызванные неоднородностью потока вокруг рабочего колеса, т.е.
неравномерностью поля скоростей и давлений по шагу между лопастями коле-
са, возникающие при вращении рабочего колеса, и происходящая при этом
циркуляция рабочей среды вокруг лопасти, сопровождающаяся резким измене-
нием скорости при обтекании вращающихся лопастей. Турбулентность и неод-
нородность потока приводят к возникновению сложной по частотному составу
вибрации, включающей компоненты на частоте вращения ротора и ее гармони-
ках (k×fr), на лопаточных частотах и их гармониках (m×fл), боковых частотах
m×fл±k×fr, на частотах, не кратных оборотной частоте (например, на собствен-
ной частоте лопаток), а также случайный широкополосный шум.

Хотя частотный состав спектра и значения компонент высокочастотной
вибрации большинства агрегатов индивидуальны в силу их сильной зависимо-
сти от множества конструктивных и эксплуатационных параметров, а также
особенностей распространения высокочастотных колебаний, в большинстве
случаев возможно создание обобщенных эталонных спектров по типам и мар-
кам агрегатов. Статистические данные показывают, что вибрация на лопаточ-
ных частотах в паровых турбинах имеет намного меньшую величину, чем в
компрессорах и газовых турбинах.

В процессе проведения мониторинга вибрации в области высоких частот
во многих случаях вовремя удается обнаружить дефекты лопаток, приводящие
к возрастанию неоднородности (турбулентности) потока, и поскольку при этом
возникают скорее не количественные, а качественные изменения характера
вибрации в высокочастотной области спектра, решающую роль здесь играет
квалификация специалиста.

Примером может служить случай с паровой турбиной, применявшейся
для привода центробежного компрессора. На предприятии впервые был приме-
нен высокочастотный анализ вибрационных процессов при оценке техническо-
го состояния этого агрегата примерно за четыре месяца (рисунок 11) до запла-
нированного ремонта.



Рисунок 11. Спектры
виброускорения паровой
турбины в процессе раз-
вития дефектов лопа-
ток

Во время проведения следующего измерения, при номинальном режиме
эксплуатации агрегата, в спектре было обнаружено качественное изменение ха-
рактера вибрации: высокая вибрационная активность в области частот 10...18
кГц, в том числе на гармониках частоты вращения ротора. Это могло говорить
о нарушении динамики потока и возможных дефектах лопаток.

Администрация приняла решение о продолжении эксплуатации агрегата
и проведении ремонта через две недели при плановой остановке производства
на профилактику. При этом нагрузка агрегата была ограничена.

После остановки агрегата при проведении ревизии проточной части были
обнаружены четыре деформированные лопатки, имевшие трещины. В даль-
нейшем было установлено, что на одном из режимов работы агрегата при опре-
деленной частоте вращения ротора турбины возникали интенсивные колебания
лопаток на собственной частоте, что привело к их повреждению. Как можно
видеть из анализа спектров, изменения вибрации были скорее не количествен-
ные, а качественные. Уровень высокочастотной вибрации не был опасным, од-
нако в спектре вибрации появились широкополосные области, содержащие
компоненты собственных частот лопаток, боковые частоты, случайный шум.

Как выяснилось в дальнейшем, на аналогичной установке другого пред-
приятия произошло разрушение лопатки турбины этого типа практически без
изменения характера вибрации в низкочастотной и среднечастотной области
спектра.

Главная проблема, возникающая при мониторинге компрессорного обо-
рудования и турбоагрегатов, заключается в необходимости обнаружения и
оценки степени развития дефектов лопаток по характеру вибрации при сравне-
нии текущего и эталонного спектра, так как приходится решать вопрос – связа-



но ли изменение характера спектра с дефектами лопаток. Во многих случаях на
этот вопрос можно ответить утвердительно.

Примером успешного обнаружения дефектов лопаток на основе исполь-
зования эталонного спектра может служить случай, проиллюстрированный ри-
сунком 12, на котором приведены спектры вибрации однотипных компрессоров
с нормальными и дефектными лопатками.

Рисунок 12. Форма и спектр вибрации с дефектным состоянием лопаток
(вверху) и эталонный спектр (внизу)

Нижний– типичный спектр вибрации одного из восьми охваченных виб-
ромониторингом однотипных газоперекачивающих агрегатов, работающего
при номинальной нагрузке, который можно считать эталонным. Верхний–
первый спектр и форма сигнала, полученные при расширении программы мо-
ниторинга вибрации на один из ранее неконтролируемых агрегатов. Вибрация
обоих агрегатов на собственной частоте лопаток fл1 сопоставима, а одно из
главных отличий двух спектров заключается в том, что вибрация на боковых
частотах вокруг нее (fл1±k×fr) различна. Однако по уровню вибрации на боко-
вых частотах трудно дать какое-либо заключение о степени развития и серьез-
ности дефекта. При ревизии после остановки этого агрегата были обнаружены
поврежденные лопатки первой ступени.

Более достоверные сведения о степени развития подобных дефектов
можно получить, используя спектральный анализ огибающей высокочастотной
вибрации вокруг лопаточной частоты и кепстральный анализ.

Важнейшим условием для получения достоверных результатов при срав-
нении эталонного и рабочего спектров, особенно в высокочастотной области,
следует считать равные технологические (эксплуатационные) условия работы
однотипных агрегатов.



4. Гидродинамическая неуравновешенность
Ротор насоса, уравновешенный механически, при работе насоса может

оказаться гидродинамически неуравновешенным. Это происходит, например,
при нарушении технологии изготовления, когда рабочее колесо имеет неравно-
мерность шага и угла между лопастями, различную длину, толщину и угол ус-
тановки лопастей или когда подобные дефекты образуются из-за эксплуатаци-
онного износа. Различие в размерах межлопастных каналов рабочего колеса
приводит к различному заполнению их жидкостью и, как следствие, к несовпа-
дению центра массы жидкости, заполняющей колесо, с осью вращения ротора.
При этом неуравновешенные силы, обычно небольшие, действующие на от-
дельные лопасти рабочего колеса, приводят к вибрации на частоте вращения
ротора. Этот эффект усиливается при кавитации из-за появления газовой фазы в
кавернах, возникающих у входных кромок лопастей рабочего  колеса.  Оценка
гидродинамической неуравновешенности рабочих колес различных типов насо-
сов показывает, что литые колеса обладают большей неуравновешенностью.

Диагностические признаки гидродинамической неуравновешенности при
спектральном анализе совпадают с признаками дисбаланса ротора, однако си-
лы, ее вызывающие, существенно меньше, поэтому на практике гидродинами-
ческая неуравновешенность ротора обнаруживается крайне редко – только ко-
гда ротор отбалансирован с высокой степенью точности. Измеряя фазу вибра-
ции на частоте вращения ротора относительно метки на валу, можно опреде-
лить дефектное место рабочего колеса (лопасть).

Однако гидродинамическая неуравновешенность, в отличие от механиче-
ской, создает на входе и выходе рабочего колеса периодически пульсирующий
(с частотой вращения ротора) поток, в результате чего спектр огибающей слу-
чайной высокочастотной вибрации может содержать составляющую на частоте
вращения ротора, а глубина ее модуляции может соответствовать общему вкла-
ду гидродинамической неуравновешенности ротора в величину интенсивности
вибрации.

5. Кавитация
Специфический источник колебаний насоса – кавитация, возникающая

при местном понижении давления в тех областях потока, где скорость ее дости-
гает максимального значения, т.е. при обтекании тел или в районе ядер вихрей.

Кавитация в насосе может возникнуть по следующим причинам:
- из-за отличия режимов работы насоса от номинального, особенно когда уси-

ливается влияние вихреобразования;
- из-за флуктуации скоростей потока;
- из-за дефектов изготовления лопастей и монтажа рабочего колес, износа ло-

пастей и др.
По мере развития процесса различают четыре стадии кавитации: газовую

фазу, парогазовую фазу, паровую фазу и срывную фазу.
В начальной стадии кавитация обычно возникает в области рабочего ко-

леса, затем распространяется на всасывающий патрубок и в развитом режиме



может появиться в области кромок нагнетающего патрубка. На практике наи-
более часто встречается газовая фаза кавитации.

Вибрация при кавитации носит случайный характер, располагается в об-
ласти средних и высоких частот и может быть велика по значению. Обычно
максимум широкополосной вибрации находится в зоне 500...10000 Гц, причем,
по мере развития кавитационного процесса, смещается в зону более высоких
частот. При совпадении собственных частот колебаний рабочих лопастей или
деталей насоса с частотами колебаний, возникающих при кавитации, особенно
при малых подачах, возможно появление интенсивных автоколебаний лопаток
и даже ротора, обвязки и корпуса, что чрезвычайно опасно и может привести к
быстрому разрушению насоса, однако такие ситуации встречаются крайне ред-
ко.

На рисунке 13 приведен спектр виброскорости, измеренный на корпусе
насоса в районе входного патрубка при газовой фазе кавитации. Можно видеть,
что максимум широкополосной вибрации находится в диапазоне 700...1200 Гц.

Рисунок 13. Спектр виброскорости,
измеренный на корпусе насоса в
районе входного патрубка при газо-
вой фазе кавитации

Весьма удобно выявлять признаки ранней кавитации с помощью анализа
спектра огибающей высокочастотной вибрации в полосе 10...15 кГц. Верхняя
граница обусловлена тем, что в центробежных насосах отсутствуют потоки
очень малых сечений и максимум спектральной плотности случайной вибра-
ции, как показывает опыт, не может находиться выше 15 кГц. С другой сторо-
ны, для исключения гармонических составляющих, обусловленных механиче-
скими неисправностями, нижняя граница в большинстве случаев целесооб-
разно не должна превышать 10 кГц (рисунок 14). При этом в спектре всегда по-
является лопастная составляющая (fл).



Рисунок 14. Спектры огибающей
высокочастотной вибрации при
низкочастотных колебаниях скоро-
стей потока на входе рабочего ко-
леса насоса в области малых подач
(инфразвуковые колебания) на кор-
пусе, входном и выходном патруб-
ках насоса

При больших расходах наличие интенсивных вихрей в отводах и колесе
способствует тому, что давление в вихревых областях понижается, способствуя
возникновению кавитационных процессов. При малых расходах наблюдается
неоднородная работа межлопаточных каналов колеса (сопровождающаяся ко-
лебаниями на лопастных частотах), что также может приводить к возникнове-
нию кавитации и соответствующей вибрации.

В областях подач, близких к нулевым, наряду с лопаточной частотой,
сильно возрастает низкочастотная вибрация (рисунок 15), которая крайне опас-
на. Инфразвуковые колебания часто вызывают резонансы крупных частей и де-
талей агрегата, быстро разрушающие агрегат в целом.

Рисунок 15. Спектры огибаю-
щей высокочастотной вибрации
при динамическом эксцентри-
ситете рабочего колеса насоса
на корпусе, входном и выходном
патрубках насоса

При статическом эксцентриситете в спектре огибающей высокочастотной
вибрации появляются лопастные частотыfл (см. рисунок 11).

При динамическом эксцентриситете, неравномерном износе и различных



дефектах изготовления лопаток рабочего колеса присутствуют частота враще-
ния ротора fr, лопастная частота fли боковые частоты вокруг лопастной частоты
fл±k×fr.

6. Окружная динамическая неравномерность зазоров в уплотнениях из-
за изгибных колебаний роторов
Силы, возникающие при этом, можно разделить на три группы:

- венцовые, связанные с изменением окружных усилий на рабочих лопатках
вследствие неравномерных протечек среды по окружности уплотнений;

- бандажные, связанные с окружной неравномерностью давления среды, обра-
зующейся при колебаниях ротора в канале уплотнений проточной части
вследствие не концентричности ротора и статора;

- лабиринтные, имеющие ту же природу, возникающие в каналах развитых
промежуточных и концевых уплотнений. Эта группа сил способствует воз-
буждению автоколебаний ротора, которые рассмотрены ранее в разделе о
низкочастотной вибрации подшипников скольжения.

При относительном смещении осей ротора и статора в проточной части
турбины или компрессора может происходить изменение зазоров у венцов ло-
паток и в уплотнениях, что приводит к окружному перераспределению проте-
чек среды через уплотнения и межлопаточные каналы рабочих колес, давлений
в межвенцовом зазоре, изменению входных углов потока перед лопатками и др.
Результирующая возникающих при этом дополнительных окружных сил, зави-
сящих от расхода среды и радиальных зазоров, направлена в сторону вращения
ротора перпендикулярно его прогибу и способствует возрастанию динамиче-
ской неустойчивости ротора. Венцовые и бандажные силы пропорциональны
плотности среды и перепаду давления на ступени.
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