
РЕШ ЕНИ Е П РОБЛЕМ  ВИБРАЦИОННОЙ НАДЕЖ НОСТИ НА БАЗЕ 
М ЕТОДО В И  СРЕДСТВ ВИБРАЦИОННОЙ ДИАГНОСТИКИ

Э ффективность мероприятий, направленных на повыш ение вибрацион
ной надеж ности турбомаш ин, зависит, главным образом, от правильного опре
деления причин повыш енной вибрации. Другими словами, как и эффективность 
лю бого лечения, «лечение» турбоагрегата, т.е. его виброналадка, чаще всего 
определяется правильностью  постановки диагноза.

С овременные подходы оценки вибрационного состояния турбоагрегатов, 
базирую щ иеся только на сопоставлении нормируемых величин вибрации с не
которыми допустимыми значениями, принятыми не всегда достаточно обосно
ванно, чащ е всего не позволяю т обеспечить надежную работу агрегатов в тече
ние всего срока эксплуатации, поскольку не позволяют понять физику проте
каю щ их процессов и, соответственно, выбрать пути устранения не последствий, 
а причин низкой вибрационной надежности. Сведение диагностики к анализу 
спектров вибраций, как это ш ироко распространено в энергетике и газовой 
промыш ленности, на наш  взгляд, является вообще тупиковым направлением. 
Выполняемы й сегодня спектральный анализ оцифрованного сигнала вибрации 
методом преобразования Фурье дает спектр, составляющ ие которого наилуч
ш им образом описы ваю т исходный сигнал, но это не означает, что полученный 
спектр мож ет бы ть идентифицирован со спектром возмущающих сил.

Для выполнения диагностики турбоагрегата целесообразно использовать 
комплексный анализ многих параметров, характеризующ их вибрационное со
стояние агрегата. Это, прежде всего, изучение самого сигнала вибрации, при
чем  в виде сигнала виброперемещ ений, а не в виде сигналов виброскорости 
или, тем  более, в виде сигналов виброускорения, которые хотя сегодня и ис
пользую тся в качестве нормирующ их величин, но искажают истинное пред
ставление как о характере вибрации, так и о соотношении возмущающих сил 
различной частоты. Ц елесообразно также сопоставлять составляющ ие спектра 
сигналов и виброперемещ ения, и виброскорости, а в ряде случаев и виброуско
рения. И, безусловно, точность диагностики существенно возрастает, если кро
ме расчетов собственны х частот и форм колебаний системы выполняется чис
ленное моделирование процессов при возможных изменениях параметров сис
темы, таких как ж есткость опор, демпфирования в системе, различного харак
тера распределения вдоль ротора остаточного дисбаланса.

Рассмотрим, в качестве примера диагностики, анализ вибрационного со
стояния нагнетателя природного газа. При эксплуатации указанного нагнетате
ля измерение вибрации опор в единицах виброскорости отвечает нормам на 
вибрацию . В то же время, после капитального ремонта агрегата, наблюдалась 
повы ш енная и нестабильная вибрация вала, что вызывало срабатывание защи
ты, поскольку именно по виброперемещ ению  вала осущ ествляется штатный 
контроль вибрации агрегата и защ ита по превышению вибрации. Анализ и со-



поставление вибрационного состояния агрегата, выполненный в единицах как 
виброскорости, так и виброперемещ ений опор и вала, показал, что причиной 
высокой вибрации вала является потеря устойчивости системы и срыв в низко
частотные автоколебания. При этом вклад низкочастотной составляю щ ей в 
среднеквадратичное значение виброскорости опор очень не значителен, по
скольку низкочастотные колебания происходят с очень низкой частотой (50 
Гц), при оборотной составляющ ей 138 Гц. Это привело к тому, что виброско
рость опор до и после ремонта отличалась всего в 1 ,5 - 2  раза и, как уж е указы 
валось, вибрация опор лежала в пределах норм. В то же время сравнение виб
рации до и после ремонта в единицах виброперемещ ений показало, что низко
частотная вибрация опор возросла на порядок, что демонстрируется рисунком. 
Если учесть, что нагнетатели имею т очень высокую  конструктивную  ж есткость 
опор, то, по известным литературным данным, мож но оценить, что после ре
монта низкочастотные колебания вала возросли с 20 -  30 мкм до 100 -1 5 0  мкм, 
что является недопустимым.

В результате выполненного исследования были показаны ош ибки, допу
щенные при проектировании агрегата, в частности совпадение собственной 
частоты вала с частотой приводного двигателя. Это привело к тому, что не
смотря на то, что вал нагнетателя соединяется с приводом через повыш аю щ ий 
редуктор, вибрационные возмущ ения от двигателя через общ ий ф ундамент аг
регата поддерж иваю т автоколебания вала нагнетателя. П оказано так же, что по
теря устойчивости системы определялась, прежде всего, допущ енными нару
шениями в геометрии подш ипников, которые привели к снижению  антивибра
ционных свойств сегментных подш ипников, уменьш ению  демпф ирования в 
системе «вал - опоры».


