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ВВЕДЕНИЕ 

Современные авиационные ГТД – основное звено летательных аппаратов, опреде-

ляющее его лётно-технические характеристики: безопасность, надёжность, экономич-

ность, стоимость эксплуатации и др. [261, 35]. Они входят в тройку главных достижений 

научно-технической революции ХХ века наряду с атомным проектом и выходом в кос-

мос [34]. Практика эксплуатации авиационных ГТД показывает, что, несмотря на высо-

кий уровень выполненных расчётов и большой объём экспериментального материала 

поузловой доводки двигателей, доказывающих назначенный ресурс, это не является аб-

солютной гарантией их эксплуатационной надёжности. Поэтому требуется наличие сис-

тем диагностики технического состояния ГТД как на этапах доводки, производства так и 

всего цикла эксплуатации. В работах [241, 242] отмечается, что безаварийная, рацио-

нальная и экономически обоснованная эксплуатация машин и механизмов обеспечивает-

ся при наличии: 

– диагностики технического состояния серийных машин;  

– прогнозирующего мониторинга безаварийной работы; 

– перехода к эксплуатации по техническому состоянию; 

– научно обоснованной оценки остаточного ресурса; 

– надежной аварийной защиты.  

До настоящего времени для сложных технических систем, в том числе ГТД, 

окончательное решение этих задач не обеспечено. Перевод авиадвигателей на 

эксплуатацию по техническому состоянию, когда решение о продлении эксплуа-

тации и ресурса принимается на основе периодического или непрерывного кон-

троля состояния основных их узлов и деталей, требует решения ряда научных за-

дач, которые реализуются при тщательных экспериментальных исследованиях. 

Прочность и надёжность двигателя во многом определяется динамическими на-

грузками, вызывающими колебания элементов его конструкции. Это повышает 

роль экспериментальных исследований [34, 234]. Решение отмеченных проблем 

невозможно без широкого использования методов технической диагностики [41, 

51, 52]. Виброакустическая диагностика к настоящему времени сложилась как са-

мостоятельное научное направление технической диагностики [31, 75, 209] и яв-
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ляется наиболее эффективной среди неразрушающих методов контроля [209,358]. 

Она получила широкое применение в различных отраслях техники. Отечествен-

ный и зарубежный опыт показывает, что контроль вибрации роторных машин по-

зволяет выявить до 80% их дефектов [42, 47, 209]. Первыми отечественными фун-

даментальными трудами в области виброакустической диагностики явились рабо-

ты Б.В. Павлова [221, 222]. Дальнейшее развитие новое научное направления по-

лучило в работах Э.Л. Айрапетова [10-22, 67,68 и др.], Ф.Я.  Балицкого [22, 36-40, 

58, 69, 70, 72, и др.], Ю.Г. Баринова [43, 42 и др.],  А.В. Баркова и Н.А.  Барковой 

[23, 44-46, 23, и др.],  М.Д. Генкина [10, 12-14, 16, 18, 19, 20, 31, 33, 36, 37, 40, 68, 

69, 70, 72, 211, 212, 217, 260, 74-81 и др.], А.С. Гольдина [88 и др.], С.М. Дорошко 

[121 и др.], В.А. Карасёва [152, 153,189 и др.], В.М. Костюкова [178, 215 и др.] 

С.С. Кораблева [167, 168 и др.], А.В. Мозгалевского [201, 202 и др.], В.А. Русова 

[250 и др.],  М.К. Сидоренко [152, 255 и др.], А.Г. Соколовой [26, 27, 36, 36, 58, 

70, 72, 75, 80, 113, 263 и др.], А.Р. Ширмана [320 и др.], К.Н. Явленского [328 и 

др.], Kedall G.H. [343 и др], R.A. Collacott [336 и др.], G.B. Randall [356, 357, и др.], 

J.C. Mitchell [344, 351 и др.], R.M. Stewart [341, 361, 362 и др.] и др. 

В 80-е и 90-е годы прошлого столетия наблюдалось бурное развитие этого 

направления. Здесь следует отметить работы таких организаций как ИМАШ АН 

РАН, ЦНИИ им. академика Крылова, ЦИАМ, ЦНИИТМАШ, ЦНИДИ, МНПО 

«Спектр», ЦНИИ СЭТ, НПО «Энергия», ассоциация ВАСТ, ДИАМЕХ, ИНКО-

ТЕС и ряд других. Многие из этих организаций, помимо разработки методов виб-

родиагностики, производят соответствующие измерительные средства. Ю.И. Ба-

ринов [42] выделяет три этапа развития вибродиагностики в нашей стране. Пер-

вый характеризуется использованием узкоспециализированных приборов для 

оценки интенсивности отдельных составляющих вибрации машины с использова-

нием спектрального и корреляционного анализа. Второй этап отмечается актив-

ным использованием средств вычислительной техники, созданием специализиро-

ванных измерительно-вычислительных комплексов с более углубленным анали-

зом вибрационных процессов. Третий этап определяется активным развитием 

специализированного программного обеспечения и созданием экспертных систем, 

позволяющих в определенном смысле аккумулировать опыт и знания квалифици-

рованных вибродиагностов. Главная задача виброакустической диагностики за-
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ключается в определении степени отклонения технического состояния машин от 

нормы. Оценка этого отклонения осуществляется на основе использования соот-

ветствующих информативных диагностических признаков. Их выявление – наи-

более трудоёмкий, сложный и ответственный этап вибродиагностики [7, 133, 209]. 

Поэтому развитие методов обработки и анализа динамических процессов является 

самостоятельной проблемой виброакустической диагностики [31, 75, 209]. 

В достаточно обширной литературе по вибродиагностике авиационных ГТД 

[41, 121, 152, 152, 153, 255, 257, 308, 328 и др.] показано, что в большинстве слу-

чаев диагностическими признаками их технического состояния являются дис-

кретные составляющие спектра вибрации. Объективная оценка параметров этих 

составляющих осложняется влиянием большого количества факторов, многие из 

которых не представляется возможным стабилизировать. В литературе даются 

различные оценки нестабильности величин интенсивности, доходящей до 10–100 

раз [308]. Сложность конструкции ГТД и протекающих рабочих процессов, взаи-

модействие большого количества сопряжённых деталей, высокие частоты враще-

ния роторов вызывают генерацию колебательных процессов в широком частот-

ном диапазоне [152, 153, 255, 257]. При этом, как отмечается в [75], сила и сла-

бость виброакустической диагностики заключается в том, что сигнал вибрации 

дефектного узла содержит как полезную информацию, так и огромный поток дан-

ных от других узлов двигателя, выступающих в качестве помехи. Для разрешения 

этой дилеммы предложено достаточно большое количество методов анализа виб-

ропроцессов [16, 17, 59, 75, 83, 110, 121, 126, 127, 151, 152, 214, 219, 185–189, 191, 

196, 200, 247, 251, 256, 262, 303, 315, 324, 327, 329, 333, 332, 335, 336, 355, 356, 

359 и др.]. Для обнаружения, идентификации вида и величины дефекта результа-

ты количественной оценки диагностических признаков сравниваются с эталонами 

(предельными значениями, нормами) бездефектных машин, а также с эталонами 

различных дефектов. Эталоны строятся по данным измерений следующими спо-

собами [45, 75, 209:  

– построение без предварительного обучения системы диагностики; 

– обучение по множеству однотипных машин;   

– по периодическому измерению вибрации машин на начальном этапе экс-

плуатации системы диагностики. 
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Это требует достаточно существенных затрат на разработку методики диаг-

ностики машины. Для общей вибрации роторных машин существует ряд норма-

тивных документов (см., например, [102-108]), определяющих предельные значе-

ния. Для диагностических признаков дефектов эта задача находится на стадии на-

копления наиболее обоснованных и рациональных подходов. Есть рекомендации 

ГОСТ Р ИСО 13373-2-2009 [105]. Практика показывает, что зависимости диагно-

стических признаков от уровня дефекта описываются различными аналитически-

ми соотношениями. Интуитивно понятно, что особенности типа дефекта и соот-

ветствующего вида аппроксимации зависимости диагностического признака от 

его величины необходимо учитывать при назначении норм.  

Многочисленными исследованиями показано, что появление большинства 

дефектов роторных машин сопровождается появлением и развитием модуляцион-

ных явлений [26, 27, 42-46, 114, 159, 215, 263, 281]. В 80-е годы прошлого века 

специалистами ассоциации ВАСТ был предложен спектр огибающей, позволяю-

щий идентифицировать дефект по параметрам амплитудной модуляции высоко-

частотных колебаний [24, 25, 44-46]. К настоящему времени метод получил ши-

рокое распространение. Главное его достоинство заключается в возможности в 

ряде случаев поставить диагноз по однократному измерению. К ограничениям ме-

тода следует отнести относительно узкий диапазон частот выявленных диагно-

стических признаков, связанный с необходимостью использования узкополосного 

фильтра для построения огибающей. При этом ширина спектра огибающей не 

может быть больше половины ширины фильтра, выделяющего узкополосный 

случайный процесс [89]. Получение узкополосного процесса предполагает нали-

чие критерия узкополосности, который однозначно не определён [314]. Практика 

использования спектра огибающей показывает, что разные авторы применяют 

фильтры с относительной шириной от 14% до 1 октавы (71%). В большинстве 

случаев выделение огибающей осуществляется для процесса шириной в 1/3 окта-

вы (f/f0= 0,23, f – ширина фильтра, f0 – его центральная частота). В радиотехни-

ке принято считать узкополосными фильтры, удовлетворяющие условию 

f/f0 << 1 [89]. Авторы работы [7] показали, что преобразование Гильберта, ис-
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пользуемое при выделении огибающей узкополосного процесса, позволяет полу-

чить практически неискажённую квадратурную составляющую при f0/f  5–7 

(f/f0 14–20%). В работе [203] к классу узкополосных отнесены процессы, удовле-

творяющие условию f/f0  0,67. Автор работы [314] предлагает считать узкопо-

лосными процессы, для которых относительная ширина спектра   0,6324. При-

менительно к данному параметру в работе [124] в качестве границы узкополосно-

сти предлагается значение параметра  = 0,40. Очевидно, что такое разнообразие в 

определении границ узкополосности связано с тем, что авторы рассматривали эту 

проблему при решении различных задач. В работе [276] показано, что на полу-

ченные результаты оказывают влияние не только ширина используемого фильтра, 

но и его затухание, а также выбранная частотная область из общего вибрационно-

го процесса. Для обеспечения однозначности и сопоставимости результатов изме-

рений при использовании спектра огибающей необходимо рассмотреть эту про-

блему с позиции получения соответствующих характеристик амплитудной моду-

ляции исследуемых процессов. 

Эффективность использования спектра огибающей подвигла ряд авторов на 

дальнейшее развитие данного подхода. Например, повторное использование по-

лосовой фильтрации с получением спектра огибающей позволяет более надёжно 

выделять диагностические признаки при наличии существенной нелинейности и 

нескольких дефектов [2, 42]. Метод получил название каскадной демодуляции. 

Однако повторная узкополосная фильтрация ещё в большей степени сужает ин-

формативный частотный диапазон.  

При развитии дефектов контактирующих поверхностей узлов механизма, 

таких как зубчатые зацепления, подшипники качения и ряд других, амплитудная 

и частотная модуляции присутствуют одновременно [17, 245]. В практике вибро-

диагностики выделение амплитудной и частотной огибающих выполняется с по-

мощью преобразования Гильберта [344]. Однако в этом случае применительно к 

оценке параметров частотной модуляции возникают существенные погрешности 

[238]. Это дало основание авторам работы отметить, что практически отсутствуют 
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публикации с успешным использованием спектра частотной огибающей в диагно-

стике дефектов роторных машин. 

Известно, что погрешности изготовления и сборки зубчатых зацеплений, 

износ боковых поверхностей их зубьев возбуждают поперечно-крутильные коле-

бания [3, 4, 9, 25, 47, 50, 116, 169, 172, 180-183, 322, 325, 353]. Это приводит к 

росту девиации частоты вращения выходного вала [9, 28, 73], что может быть ис-

пользовано в разработке соответствующих методов оценки их технического со-

стояния. В двигателях внутреннего сгорания (главным образом дизелей) активно 

используется анализ сигнала с датчика частоты вращения коленчатого вала в 

оценке параметров их рабочих процессов [244, 224, 227, 304]. Во всех известных 

случаях используются специально установленные ысокочастотные датчики часто-

ты вращения роторов посредством дополнительных элементов. В системах кон-

троля параметров авиационных ГТД предусмотрены «штатные» тахометрические 

датчики частот вращения их роторов. При анализе литературных источников не 

удалось найти публикации, посвященные оценке технического состояния редук-

торов ГТД по анализу их сигналов. При положительном решении данной пробле-

мы возможна оценка величины износа непосредственно в процессе эксплуатации 

двигателя путём установки на объект соответствующего устройства измерения и 

обработки сигналов с имеющихся тахометрических датчиков или его использова-

ние при проведении регламентных работ. 

Основу цифровых методов обработки сигналов составляет дискретное пре-

образование Фурье. Его использование приводит к погрешности оценки уровня и 

частоты составляющих спектра [86, 87]. Для снижения отмеченных погрешностей 

предложен метод весовых функций [87] и метод интерполяции коэффициентов 

Фурье [126]. В первом случае величина погрешности определяется видом окна, во 

втором – влиянием шумовой составляющей, которое авторами не определено. 

Одним из важных инструментов анализа вибрационных процессов много-

режимных машин является следящий анализ. В литературных источниках оценка 

погрешностей данного вида анализа рассмотрена с позиции влияния качества 

управляющего сигнала [65, 84, 87]. При этом нет чётких рекомендаций по выбору 
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ширины используемого фильтра при назначенной точности оценки исследуемого 

параметра. 

Зубчатые зацепления ГТД наряду с подшипниками являются наиболее рас-

пространёнными узлами их конструкций. Виброактивность роторных машин в 

существенной степени зависит от наличия дефектов в их зубчатых передачах 

[349]. Среди зубчатых зацеплений ГТД максимальные нагрузки передаются пла-

нетарными редукторами, применяемыми для обеспечения увеличения крутящего 

момента и оптимальной частоты вращения воздушных винтов и вентиляторов. 

Благодаря присущим им преимуществам по сравнению с переборными редукто-

рами, они получили широкое распространение в общем машиностроении и осо-

бенно в авиации [5, 24, 85, 130, 234, 246]. Актуальность развития и совершенство-

вания методов вибродиагностики планетарных редукторов связана не только с их 

применением в конструкции ТВД, но и с их использованием в перспективных 

схемах двигателей пятого и шестого поколений. Редукторы ГТД должны удовле-

творять ряду требований [253]: 

– обеспечение заданных разработчиком летательного аппарата направления 

и частоты вращения воздушных винтов; 

– обеспечение необходимых значений надёжности и долговечности; 

– уровни и спектр издаваемых редуктором шумов должны укладываться в 

установленные пределы; 

– уровень вибраций, возбуждаемых редуктором, не должен превышать ус-

тановленных норм, а их спектр не должен содержать резонансные частоты; 

– исключение возможности возбуждения крутильных колебаний в валопро-

воде от силовой турбины до воздушного винта. 

Исследования СНТК им. Н.Д. Кузнецова и ГП «Ивченко–Прогресс» показа-

ли, что градиент роста массы двигателей с безредукторным приводом вентилятора 

существенно выше, чем у двигателей с приводом через редуктор 109]. Установле-

но, что с ростом степени двухконтурности трудоёмкость изготовления двигателей 

с редуктором существенно ниже, чем с приводом вентилятора от турбины. При 

этом снижение оборотов вентилятора посредством редуктора приводит к увели-
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чению его диаметра и тяги, поднимает обороты турбины, что обеспечивает 

уменьшение размера и веса газогенератора. Кроме того, это позволяет избежать 

превышения окружной скорости на периферии лопаток 400 м/с, после которой 

существенно увеличивается интенсивность генерируемого вентилятором шума 

[109]. Как отмечают авторы работы, другой перспективной схемой с редукторным 

приводом является схема «открытый ротор», которую можно рассматривать как 

развитие ТВД. Такая схема реализована в двигателях НК-93 (СССР), Д-27 (Ук-

раина), ТРЕ-731, LF-507 (США) [352]. Выполненный сотрудниками ФГУП ЦИАМ 

им. П.И. Баранова анализ перспективных разработок ГТД фирм США и Европы 

показывает, что при величине степени двухконтурности больше 14 используется 

привод вентилятора через редуктор [90, 222]. Однако, как отмечено в [325], рабо-

тоспособность двигателя с редуктором в большой степени будет определяться 

этой зубчатой передачей. Существующая практика подтверждает этот тезис. Так, 

доводка турбовинтового двигателя (ТВД) НК-12 с дифференциальным редукто-

ром и двумя соосными воздушными винтами сопровождалась обрывом лопаток 3-

й ступени компрессора, появлением трещин на дисках ряда ступеней, разрушени-

ем ободов дисков 3-й и 7-й ступеней [184]. Проведенные исследования показали, 

что это связано с повышенным износом зубьев шестерён редуктора, прежде всего 

пары «солнечная шестерня – сателлиты». Выбор варианта модификации профиля 

зубчатых колёс двигателя АЛ-31Ф сопровождался многочисленными разруше-

ниями зацепления и всего двигателя [64]. При доводке двигателя самолета АН-24 

вибрация, генерируемая редуктором, приводила к обрыву рабочих лопаток 1, 3, 8, 

9-й и 10-й ступеней компрессора, появлению трещин на дисках некоторых ступе-

ней [315]. Доводка двигателя Д-27 потребовала изготовления 6 модификаций сол-

нечной шестерни и 16 дополнительных комплектов шестерён [238]. Во всех рас-

сматриваемых случаях решение отмеченных проблем удалось найти на основе 

проведения большого комплекса исследований и внедрения мероприятий конст-

руктивного и технологического характера.  

Износ, возникающий при трении сопряжённых поверхностей, является наи-

более характерным видом повреждения большинства машин и их механизмов 
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[131, 142, 205, 212, 213, 222, 247, 305, 330, 323]. При этом подчёркивается, что ус-

тановление зависимости между износом сопряжений и динамическими парамет-

рами машины является важнейшей задачей, позволяющей прогнозировать как её 

параметрическую надёжность, так и отказы, связанные с функционированием. 

Отмечается, что для быстроходных и тяжело нагруженных машин именно дина-

мика лимитирует допустимые величины износов и ресурс изделия. Редукторы 

ГТД работают в широком диапазоне частот вращения валов и передаваемой на-

грузки. При этом значительную часть наработки составляют переменные по час-

тоте и нагрузке режимы, что повышает вероятность возбуждения резонансных 

колебаний, провоцирует генерацию крутильных колебаний и увеличивает интен-

сивность износа боковых поверхностей зубьев.  

Главными источниками возбуждения колебаний зубчатыми зацеплениями с 

зубцовой частотой и её гармониками являются: ошибка шага зацепления, погреш-

ности профиля зубьев, полученные при изготовлении и в процессе эксплуатации в 

виде износа, изменение жёсткости зацепления при переходе от однопарного заце-

пления к двухпарному и наоборот, импульсное нагружение зубьев [32, 50, 166, 

232]. Свой вклад вносят изменения направления действия сил трения при кромоч-

ном зацеплении и проблемы в опорах вращения зубчатых колёс [116]. Колебания 

с частотами вращения колес и их гармониками определяются накопленной по-

грешностью зубчатого колеса и его неуравновешенностью. Модуляционные явле-

ния связанны с переменной жесткостью зацепления, зазорами и гармониками на-

копленной погрешности [325]. Эти причины называют первичными. Неравномер-

ность вращения приводных валов, их дисбаланс – вторичными [164]. Погреш-

ность шагов зацепления приводит к появлению комбинационных составляющих 

[90]. 

Ресурс зубчатой передачи при износе зубьев определяется уменьшением из-

гибной прочности и увеличением циклической погрешности [237]. Для авиацион-

ных зубчатых зацеплений критичным является второй фактор, генерирующий 

опасные колебания, возбуждающие резонансы элементов конструкции двигателя 

[184]. Под циклической погрешностью принято считать наибольшую сумму изно-
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сов в точках зацепления сопряженных зубьев [232]. При этом следует отметить, 

что кинематическая погрешность в статике и динамике существенно отличается. 

Эта характеристика является одной из основных, определяющих вибрационное 

состояние зубчатых зацеплений [334]. Она определяется рядом факторов: техно-

логическими (погрешности изготовления и сборки), режимными (частота враще-

ния, температура, передаваемая нагрузка), конструктивными (податливость дета-

лей привода, модификация боковой поверхности зубьев) и износом [33, 53, 110, 

128, 162-164, 190, 319, 323]. Поэтому применительно к зубчатым зацеплениям 

ГТД основное требование заключается в обеспечении минимальной величины из-

носа и низком уровне генерируемой вибрации. Причина износа вызвана повы-

шенным скольжением эвольвентных профилей зубьев, высоким уровнем контакт-

ных давлений, связанным с малым радиусом кривизны кромки зубьев и наличием 

посторонних включений в масле [133]. Важным фактором, ускоряющим процесс 

износа, является расцентровка в планетарных редукторах [88] и неравномерность 

распределения нагрузки [206]. Следует отметить, что фланкирование зуба зубча-

того зацепления принято считать способом снижения его динамической нагру-

женности [171, 173]. Однако, начиная с некоторой величины износа головки зуба, 

существенно возрастает генерируемая вибрация.  

Контроль состояния авиационных редукторов осуществляется несколькими 

способами: визуальный эндоскопический осмотр, измерение температуры и дав-

ления масла, оценка наличия стружки в масле, анализ вибросигналов. Единствен-

ным безразборным способом оценки величины износа боковых поверхностей 

зубьев редукторов на ранней стадии развития дефекта является виброакустиче-

ская диагностика. Однако, как отмечается в [42, 142, 146], опыт вибродиагностики 

планетарных редукторов крайне ограничен. Это связано со сложностью их конст-

рукции по сравнению с переборными редукторами и несовпадением частот коле-

баний в источнике с частотами, регистрируемыми вибропреобразователями, уста-

новленными на картере редуктора [38]. Другой сложной проблемой при разработ-

ке методик вибродиагностики дефектов авиационных ГТД является существенное 

изменение их вибрационного состояния при перестановке со стенда завода-
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изготовителя на объект [138, 329]. Это связано с тем, что, как правило, разработка 

соответствующих методик диагностики выполняется на экспериментальном ма-

териале, полученном на стенде завода-изготовителя двигателя, а диагностику ГТД 

необходимо выполнить в условиях его эксплуатации на объекте. 

Степень разработанности проблемы. Вибродиагностике дефектов зубча-

тых передач и исследованию их динамики посвящено достаточно большое коли-

чество публикаций. Здесь следует отметить работы Э.Л. Айрапетова [10-22, 67,68 

и др.], И.И. Артоболевского [31 и др.], Ф.Я. Балицкого [22, 36-40, 58, 69, 70, 72, и 

др.], Ю.Г. Баринова [43, 42 и др.], А.В. Баркова [23, 44-46, 23, и др.], М.Д. Генкина 

[10, 12-14, 16, 18, 19, 20, 31, 33, 36, 37, 40, 68, 69, 70, 72, 211, 212, 217, 260, 74-81 и 

др.], А.Г. Соколовой [26, 27, 36, 36, 58, 70, 72, 75, 80, 113, 263 и др.], 

P.D. Mаcfadden [348, 353 и др.], R.B. Randall [356, 357, и др.], R.M. Stewart [341, 

361, 362 и др.], I.С. Cheeseman [335 и др.]. Однако публикаций, посвящённых виб-

родиагностике износа боковых поверхностей зубьев и соответствующей величи-

ны бокового зазора не так много. При этом существенно ограничен перечень ра-

бот, посвящённых диагностике данного дефекта применительно к такому слож-

ному механизму, как планетарный редуктор.  

Эффективность использования параметров модуляции свидетельствует о 

необходимости дальнейшего развития данного подхода. Для планетарных редук-

торов характерны изгибно-крутильные колебания [13, 42, 43]. Интенсивность 

крутильных колебаний растет с развитием износа [181-184]. Логично предполо-

жить, что именно этот вид вибрации возбуждает резонансные колебания элемен-

тов конструкции компрессоров ГТД. Однако измерение крутильных колебаний в 

условиях реальной конструкции двигателя, да еще в условиях его эксплуатации, 

представляет достаточно сложную и часто невыполнимую задачу. Наличие слож-

ного кинематического ряда планетарных редукторов с зазорами в каждой паре за-

цеплений приводит к существенной нелинейности. Это вызывает генерацию суб-

гармонических и комбинационных составляющих, что в неполной мере учтено в 

известных математических моделях. Как отмечалось выше, в системах регулиро-

вания двигателя используются «штатные» индукционные датчики частот враще-
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ния его валов. При наличии крутильных колебаний эти датчики отчасти выступа-

ют как измерители этой вибрации [323]. Нам не удалось найти сведений о разра-

ботке диагностических признаков износа на основе анализа сигналов с этих дат-

чиков. В.И. Пронякин отмечает [240, 241], что практически не используются для 

диагностики технически сложных машин кинематические параметры движения 

их элементов. 

Износ зубьев и боковой зазор в определенном смысле связаны между собой. 

Повышенный боковой зазор, вызванный погрешностью изготовления и сборки, 

температурной деформацией корпуса, износом опор вращения колёс, приводит к 

ударному вхождению зубьев в зацепление, что ускоряет процесс износа. В свою 

очередь, износ рабочих поверхностей зубьев вызывает увеличение бокового зазо-

ра. Поэтому с точки зрения диагностики целесообразно рассматривать эти дефек-

ты совместно. 

Традиционно до настоящего времени поиск диагностических признаков де-

фектов ведётся на основе обработки и анализа статистического материала, полу-

ченного по измерению вибрации дефектных и бездефектных машин. Это требует 

больших временных и материальных затрат. В последнее время всё в большей 

степени решение задачи выявления диагностических признаков дефектов осуще-

ствляется с использованием соответствующих математических моделей. Это су-

щественно сокращает указанные затраты, позволяет оценить влияние различных 

факторов на эффективность выбранных диагностических признаков. Примени-

тельно к планетарному редуктору, известные математические модели в основном 

решают задачу оценки динамической нагруженности зубьев и других элементов 

конструкции редуктора [144–146, 155, 176], расчёта собственных частот элемен-

тов его конструкции. Перечень работ по моделям, созданным для решения задач 

вибродиагностики, весьма ограничен [42, 43, 58, 75].  

Из практики виброметрии и вибродиагностики роторных машин известно, 

что в частотной области дискретные составляющие спектра вибрации имеют не-

которую ширину их спектральных линий [66, 124]. Причём, например, зубцовые 

гармоники, сепараторная составляющая подшипников качения, как правило, 
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имеют несколько большую ширину спектральных линий, чем остальные компо-

ненты. Наличие ширины спектральных линий связывается с девиацией частоты 

вращения ротора машины на стационарном режиме её работы, вызывающей рас-

ширение спектральной составляющей за счёт частотной модуляции. Анализ лите-

ратурных источников и наши исследования показывают, что для зубчатых зацеп-

лений характерен более сложный механизм формирования ширины спектральных 

линий зубцовой составляющей и некоторых других. 

В связи с проведением работ на ПАО «ОДК–Кузнецов» по модернизации 

двигателя НК-12МПМ под воздушный винт большей тяги ФГУП ЦИАМ 

им. П.И. Баранова поставило условие на допуск к проведению государственных 

лётных испытаний модернизированных двигателей в составе объекта. Оно заклю-

чалось в необходимости разработки на предприятии методики вибродиагностики 

износа зубьев пары «солнечная шестерня – сателлиты» дифференциального ре-

дуктора двигателя. Правомерность постановки данного условия подтвердилась 

после проведения первого этапа лётных испытаний модернизированного двигате-

ля (НК-12МПМ). Его разборка выявила наличие трещины на пере рабочей лопат-

ки седьмой ступени компрессора. Поломка носила усталостный характер. Нали-

чие дефектов материала лопатки не выявлено. Форма резонансных колебаний ра-

бочей лопатки седьмой ступени компрессора имела частоту, близкую к частоте, 

на которой происходили поломки рабочей лопатки третьей ступени компрессора 

при доводке двигателя НК-12. При этом, как будет показано в следующих разде-

лах, износ зубьев шестерён редуктора двигателя с трещиной на пере рабочей ло-

патки седьмой ступени компрессора имел максимальное значение среди иссле-

дуемых экземпляров двигателей. 

Отмеченные проблемы и широкое использование планетарных редукторов 

для привода вентилятора в двигателях следующих поколений обуславливают 

важность и актуальность совершенствования и развития методов диагностики из-

носа боковых поверхностей зубьев шестерён и величины бокового зазора плане-

тарных редукторов ГТД. Предлагаемая работа выполнена на примере дифферен-

циального редуктора двигателя НК-12МП и его модернизированного варианта. 
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Целью диссертационной работы является обеспечение надёжности двига-

телей за счёт повышения достоверности оценки технического состояния плане-

тарных редукторов ГТД путём разработки моделей и методов анализа вибрации и 

динамических составляющих сигналов штатных тахометрических датчиков. 

Для достижения поставленной цели в работе сформулированы следующие 

основные задачи: 

– разработать новые методы анализа колебательных процессов ГТД, позво-

ляющие выделять диагностические признаки технического состояния редуктора 

двигателя с целью повышения его надёжности; 

– разработать имитационную математическую модель вибрации пары «сол-

нечная шестерня – сателлиты», учитывающую генерацию основных вибрацион-

ных составляющих, при наличии износа на боковых поверхностях зубьев; 

– разработать математические модели оценки ширины спектральных линий 

зубцовой компоненты и роторной составляющей частоты вращения выходного 

вала редуктора в вибрационном процессе и сигнале штатного тахометрического 

датчика, позволяющие выявить диагностическую информацию для оценки техни-

ческого состояния редуктора ГТД в условиях эксплуатации; 

– выявить связь вибрационного состояния редуктора при износе зубчатого 

зацепления с техническим состоянием элементов конструкции двигателя и опре-

делить источник их резонансных колебаний; 

– определить комплекс диагностических признаков износа боковых поверх-

ностей зубьев и величины бокового зазора в паре «солнечная шестерня – сателли-

ты» планетарного редуктора на основе анализа вибрации двигателя и сигналов 

штатных тахометрических датчиков частот вращения входного и выходного валов 

редуктора, с целью повышения эксплуатационной технологичности, надежности, 

эффективности эксплуатации ГТД; 

– исследовать влияние перестановки двигателя со стенда на объект и типа 

используемого воздушного винта на диагностические признаки, выявленные в ус-

ловиях стендовых испытаний. Предложить признаки нечувствительные к данным 

факторам, что существенно сократит затраты на разработку методик оценки тех-
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нического состояния ГТД в условиях объекта за счет исключения проведения со-

ответствующих измерений на двигателе;  

– разработать предложения по назначению предельных величин для диагно-

стических признаков износа, описываемых разными зависимостями. Предложить 

рекомендации по созданию комплекса диагностических признаков износа боко-

вых поверхностей зубьев и оценки величины бокового зазора в зубчатом зацепле-

нии «солнечная шестерня – сателлиты» планетарных редукторов для повышения 

надёжности эксплуатации ГТД. 

Объект исследования – вибрационные процессы и сигналы штатных тахо-

метрических датчиков частот вращения входного и выходного валов планетарных 

редукторов авиационных ГТД. 

Предмет исследования – редукторы и компрессоры ГТД.  

Научная новизна работы: 

1. Впервые предложен метод оценки технического состояния редуктора, не-

чувствительный к перестановке двигателя со стенда в состав летательного аппа-

рата за счёт использования выявленных диагностических признаков по парамет-

рам девиации мгновенных значений частоты узкополосного процесса вибрации и 

частоты вращения вала ГТД. 

2.Разработан метод демодуляции на основе анализа максимумов широкопо-

лосной вибрации редуктора ГТД, обеспечивающий выявление и существенное 

повышение чувствительности диагностических признаков в широком диапазоне 

частот вибрационного процесса двигателя.  

3. Разработана имитационная математическая модель вибрационного со-

стояния пары «солнечная шестерня – сателлиты» планетарного редуктора при 

развитии износа зубьев, отличающаяся наличием основных генерируемых состав-

ляющих вибрации, что позволяет выявить дополнительные диагностические при-

знаки износа и идентифицировать источник резонансных колебаний элементов 

конструкции компрессора двигателя. 

4. Предложен комплекс математических моделей, позволяющий оценивать 

ширину спектральных линий: зубцовой составляющей вибрации, сигнала частоты 
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вращения выходного вала редуктора в вибрационном процессе и в сигнале штат-

ного тахометрического датчика, учитывающий рост ширины зубцовой компонен-

ты с развитием износа зубчатого зацепления, что позволило предложить новые 

диагностические признаки оценки технического состояния ГТД. 

5. Впервые установлена возможность использования динамических состав-

ляющих сигналов штатных тахометрических датчиков не только для оценки час-

тот вращения валов ГТД, но и для диагностики износа зубьев редуктора. 

6. Разработан комплекс новых диагностических признаков на основе анали-

за сигналов вибрации и динамических составляющих сигналов штатных тахомет-

рических датчиков, позволяющий оценивать износ зубчатого зацепления редук-

торов ГТД, для обеспечения надёжности в процессе эксплуатации. 

Теоретическая значимость работы состоит в том, что разработанные ме-

тоды анализа динамических процессов расширяют научные основы выявления 

дефектов роторных машин. Предложенные модели создают теоретическую базу 

для выявления новых типов диагностических признаков, не применяемых ранее в 

практической деятельности. 

Практическая значимость работы заключается в том, что на основе про-

веденных теоретических и экспериментальных исследований: 

– разработан комплекс новых диагностических признаков дефектов на ос-

нове анализа вибрации и сигналов штатных тахометрических датчиков планетар-

ных редукторов ГТД, существенно расширяющий возможности оценки их техни-

ческого состояния. Для части из них предложено соответствующее программное 

обеспечение, включённое в пакет программ исследования причин повышенной 

вибрации ГТД, выпускаемых ПАО «ОДК – Кузнецов» и ряда других организаций; 

– предложен метод устранения необходимости пересчёта уровней интен-

сивности диагностических признаков износа редуктора ГТД, построенных на базе 

интенсивностей вибрации, которые получены в условиях стенда, при переходе на 

объект, за счёт использования разработанных диагностических признаков на ос-

нове параметров мгновенных значений частоты узкополосного процесса вибрации 

и частоты вращения вала ГТД, что практически в два раза сокращает затраты при 
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разработке методик диагностики дефектов за счёт исключения необходимости 

дополнительных измерений сигналов в условиях эксплуатации; 

– предложен комплекс методик оценки технического состояния редукторов 

ГТД: «Методика оценки величины износа зубьев на основе анализа изменения 

ширины и формы зубцовой спектральной составляющей», «Методика оценки ве-

личины бокового зазора на основе анализа интенсивности зубцовой гармоники», 

«Методика оценки износа боковых поверхностей зубьев шестерен редуктора из-

делия НК-12 МП (НК-12МПМ) по сигналу штатного тахометрического датчика 

частоты вращения вала заднего винта в условиях эксплуатации», «Методика виб-

родиагностики износа зубьев шестерен редуктора изделия НК–12МПМ» (утвер-

ждена ФГУП ЦИАМ им. П.И. Баранова и использовалась при проведении ГСИ 

модернизированного турбовинтового двигателя на объекте); 

– обеспечена возможность существенного упрощения оценки технического 

состояния редукторов ГТД в эксплуатации на объекте за счёт только анализа сиг-

налов штатных тахометрических датчиков частот вращения входного и выходно-

го роторов;  

– разработаны рекомендации по назначению норм на диагностические при-

знаки износа для обеспечения надёжности двигателя в эксплуатации; 

– разработаны программные продукты обработки сигналов и методики мо-

ниторинга технического состояния планетарных редукторов ГТД; 

– разработанные подходы внедрены и используются на предприятиях ПАО 

«ОДК–Кузнецов», АО «НК Дулисьма», ООО «НПС». 

Методы исследования. В работе используются эмпирические и теоретиче-

ские методы исследования. Решение поставленных задач базируется на анализе 

разработанных математических моделей и предложенных методов выявления ди-

агностических признаков, полученных экспериментальных данных, известных 

положений технической диагностики, теории колебаний, теории вероятностей и 

математической статистики, положений статистической радиотехники, цифровой 

обработки сигналов. 
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На защиту выносятся следующие основные положения:  

– метод оценки технического состояния редуктора, нечувствительный к пе-

рестановке двигателя со стенда в состав летательного аппарата за счёт использо-

вания выявленных диагностических признаков по параметрам девиации мгновен-

ных значений частоты узкополосного процесса вибрации и частоты вращения ва-

ла ГТД; 

– метод демодуляции на основе анализа максимумов широкополосной виб-

рации редуктора ГТД, обеспечивающий выявление и существенно повышающий 

чувствительность диагностических признаков в широком диапазоне частот виб-

рационного процесса двигателя; 

– имитационная математическая модель вибрационного состояния пары 

«солнечная шестерня – сателлиты» при развитии износа зубьев, отличающаяся 

наличием основных генерируемых составляющих вибрации, что позволяет вы-

явить дополнительные диагностические признаки износа и идентифицировать ис-

точник резонансных колебаний элементов конструкции компрессора двигателя; 

– комплекс математических моделей оценки ширины спектральных линий: 

зубцовой составляющей вибрации, сигнала частоты вращения выходного вала ре-

дуктора в вибрационном процессе и в сигнале штатного тахометрического датчи-

ка, учитывающий рост ширины составляющих с развитием износа зубчатого за-

цепления, что позволило предложить новые диагностические признаки оценки 

технического состояния ГТД; 

– комплекс диагностических признаков на основе анализа сигналов вибра-

ции и штатных тахометрических датчиков, позволяющий оценивать техническое 

состояние редукторов ГТД для обеспечения надежности в процессе эксплуатации. 

Реализация результатов работы. На базе разработанной имитационной 

модели создана «Методика вибродиагностики износа зубьев шестерён редуктора 

изделия НК-12МПМ», согласованная с ФГУП ЦИАМ им. П.И. Баранова, исполь-

зовалась в совместных государственных лётных испытаниях на объекте ВП-021. 

Разработанные методы и диагностические признаки дефектов  ГТД внедрены на 

АО «НК Дулисьма», ООО «НПС», для оценки технического состояния мобиль-
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ных электростанций ПАЭС 2500, ГТЭС 2500 ГЖ на базе двигателя АИ-20 со 

«штатным» редуктором и ПАО «ОДК–Кузнецов» при оценке технического со-

стояния выпускаемых двигателей. 

Апробация работы. Основные результаты  диссертации докладывались и 

обсуждались: на международной  научно–технической конференции «Актуальные 

проблемы  диагностики и прочности материалов и конструкций: модели, методы, 

решения» (Орёл, 2007); на III международной научно–практической конференции  

«Актуальные проблемы развития железнодорожного транспорта», (Самара, 2006); 

на IV международной научно–практической конференции «Актуальные проблемы 

развития транспортного комплекса» (Самара, 2008); на XI международной науч-

но–практической  конференции  «Современные технологии в машиностроении», 

(Пенза, 2007); на международной научно–технической конференции  «Проблемы 

и перспективы  развития двигателестроения», (Самара 2009, 2016, 2018); на меж-

дународной научно–технической конференции «Динамика и виброакустика ма-

шин», (Самара 2012, 2014, 2020); на международном  научно–техническом  фору-

ме,  посвящённым 100–летию ОАО «Кузнецов» и 70–летию СГАУ, (Самара, 

2012). 

Публикации. По теме диссертации опубликовано 57 работ, в том числе 25 

статей в периодических изданиях, включённых в перечень ВАК России, и 27 ста-

тей в изданиях, индексируемых РИНЦ, получено 5 патентов на изобретения. 

Объём и структура работы. Диссертационная работа состоит из введения, 

восьми разделов, заключения, списка используемой литературы из 362 наимено-

ваний и восьми приложений. Общий объём диссертации – 321 страница, содержит 

166 рисунков, 22 таблицы. 

При выполнении работы были использованы материалы, полученные авто-

ром при исследованиях совместно с сотрудниками КНИО ПАО «ОДК–Кузнецов» 

и ООО «ПКФ «ТСК» в процессе выполнения комплекса работ по оценке динами-

ческой нагруженности и вибрационного состояния двигателей НК-12МП и мо-

дернизированного варианта, а также двигателя АИ-20 в составе мобильной элек-

тростанции. Автор выражает благодарность ПАО «ОДК-Кузнецов» за предостав-
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ленную возможность использования соответствующего экспериментального ма-

териала, а также сотрудникам КНИО за помощь в работе. Особая признательность 

и благодарность научному консультанту работы, академику АН РФ Е.В. Шахма-

тову за оказанную помощь и всестороннее содействие. 
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1. СОВРЕМЕННОЕ СОСТОЯНИЕ ВОПРОСА 

Основные направления исследований определены на базе критического 

анализа состояния вопроса по диагностике износа боковых поверхностей зубьев и 

величины бокового зазора зубчатых зацеплений, представленного далее. 

1.1. Типовые дефекты зубчатых зацеплений и их вибродиагностика  

Несмотря на определённое разнообразие типов зубчатых зацеплений [130, 

85] и видов соответствующих механизмов, существуют общие типовые дефекты, 

наиболее характерные для них [5, 24, 85, 130, 234, 240, 249, 255, 284, 302]. 

Биение зубчатого колеса. Является широко распространенным дефектом.  

Вызван:  

– погрешностями посадки зубчатого колеса на вал; 

– непараллельностью пары зубчатых колес; 

– деформацией вала под действием передаваемых нагрузок; 

– деформацией корпуса зубчатого зацепления под действием нагрузок и по-

вышенных температур.  

Основной диагностический признак – амплитудная модуляция зубцовой со-

ставляющей гармоники на частоте вращения зубчатого колеса. 

Непараллельность осей зубчатых колес. Определяется погрешностями из-

готовления, сборки и эксплуатационными факторами. Как правило, диагностиру-

ется составляющими спектра огибающей в виде наличия ряда гармоник с шагом, 

равным частоте вращения зубчатого колеса [75, 69, 208]. При незначительном пе-

рекосе число гармоник меньше 5, при существенном – больше 10. 

Расцентровка. Для авиационных планетарных редукторов – это, прежде 

всего, шлицевое соединение приводного вала с солнечной шестерней. Характери-

зуется обычно появлением второй роторной гармоники, иногда третьей [221, 249]. 

Не менее ответственным является качество центровки солнечной шестерни и са-

теллитодержателя, которое растёт с увеличением износа. В процессе анализа ли-

тературных источников не удалось найти теоретического обоснования данных 

диагностических признаков расцентровки и соответствующих пояснений, в каких 
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случаях возникает ещё и третья гармоника. 

Масляное голодание. Диагностируется по существенному росту интенсив-

ности ряда от зубцовой гармоники и появлением половинной субгармоники от 

зубцовой [75]. 

Излом зубьев. Различают два вида излома: от больших нагрузок и от переко-

са валов с неравномерным нагружением по ширине зуба. Излом усталостный. Ди-

агностируется по росту амплитуд гармоник кепстра от ряда гармоник на частоте 

вращения поврежденного колеса [75, 208]. 

Заедание зубьев. Характерно для высокоскоростных быстроходных передач. 

В месте контакта зубьев развиваются высокое давление и температура. Масляная 

пленка разрывается и появляется металлический контакт. Происходит как бы сва-

ривание частиц металла с последующим его отрывом от менее прочной поверхно-

сти. Характеризуется наличием ряда гармоник на частоте вращения колес в спек-

тре частотной огибающей узкополосного процесса около зубцовых гармоник [75]. 

Изнашивание рабочих поверхностей зубьев. Согласно ГОСТ 27674–88 [100] 

изнашивание есть процесс отделения материала с поверхности твёрдого тела и 

(или) увеличения его остаточной деформации при трении, проявляющийся в по-

степенном изменении размеров и (или) формы тела. Износ – результат изнашива-

ния, определяемый в установленных единицах (значение износа может выражать-

ся в единицах длины, объёма, массы и др.). Предельный износ – износ, соответст-

вующий предельному состоянию изнашиваемого изделия или его составной час-

ти. Допустимый износ – значение износа, при котором изделие сохраняет работо-

способность. Одними из основных характеристик являются: скорость изнашива-

ния – отношение значения износа к интервалу времени, в течение которого он 

возник, и интенсивность изнашивания – отношение значения износа к обуслов-

ленному пути, на котором происходило изнашивание, или объёму выполненной 

работы. Различают механическое, коррозионно-механическое, абразивное, гидро-

эрозионное (газоэрозионное), гидроабразивное, усталостное, кавитационное, из-

нашивание при заедании, окислительное, изнашивание при фреттинге, изнашива-

ние при фреттинг-коррозии, электроэрозионное изнашивание. При этом рекомен-
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дуется в качестве предельного износа по параметрам безопасности принимать на-

чало резкого возрастания интенсивности изнашивания элементов машины, приво-

дящего к росту вибрации. Дефект является следствием длительного действия пе-

ременных контактных напряжений, вызывающих усталость поверхностного слоя 

материала. Износ зубьев связан с недостаточной твердостью боковых поверхно-

стей зубьев, снижением качества смазки, её загрязнением. Определяющей являет-

ся скорость изнашивания, которая зависит от конструктивных, технологических и 

эксплуатационных факторов. На работоспособность зубчатой передачи оказывает 

влияние комбинация внешних и внутренних факторов: 

– конструкция зубчатой передачи; 

– особенности эксплуатации; 

– передаваемый крутящий момент; 

– частота вращения зубчатых колёс; 

– соотношение времени работы на стационарных и переходных режимах; 

– состояние поверхностного слоя (твердость, шероховатость); 

– вид трения на поверхности контактирующих частей зубьев; 

– неполное сцепление (дефект монтажа, расцентровка, изменение радиаль-

ного зазора); 

– повышенное трение и др. 

В зубчатых зацеплениях имеет место граничное трение качения с проскаль-

зыванием. Максимальная скорость проскальзывания реализуется в начальной и 

конечной точках зацепления [205]. Износ неравномерен по высоте зуба. Мини-

мальное значение в околополюсной зоне, максимальное – у корня зуба и верши-

ны.  

Интенсивность износа зависит от большого количества факторов, в том 

числе: 

– от твердости поверхностного слоя металла; 

– удельного давления; 

– термообработки; 

– относительной скорости скольжения; 
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– качества смазки; 

– наличия загрязнения смазки; 

– передаваемой мощности; 

– наличия перекосов, в том числе от расцентровки; 

– доли нестационарных режимов работы в общей наработке; 

– химических и механических характеристик материала; 

– степени агрессивности среды; 

– окружной скорости; 

– погрешностей шагов; 

– наличия кромочных ударов; 

– условий нагружения; 

– температуры; 

– свойств контактирующих поверхностей; 

– количества зубчатых колёс, находящихся одновременно в зацеплении и 

др. 

В общем машиностроении требование высокой износостойкости связано с 

необходимостью обеспечения: 

– отсутствия поломки; 

– снижения уровня шума; 

– точности позиционирования (робототехнические системы); 

– точности изготовления продукции (например, прокатные станы) и др. 

Как было показано во введении, для авиационных зубчатых зацеплений, и 

прежде всего редукторов, одним из наиболее опасных дефектов является износ 

рабочих поверхностей зубьев, генерирующий вибрацию, вызывающую резонанс-

ные колебания элементов конструкции двигателя. 

Скорость изнашивания зубьев не одинакова в процессе наработки. Она мак-

симальна в начале работы соединения и далее убывает по мере увеличения пло-

щади контакта. После достижения максимально возможного контакта скорость 

износа постепенно увеличивается из-за снижения твердости материала зубьев по 

глубине. Износ зубьев вызывает изменение профилей зубьев, их размеров, рост 
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зазоров, падение КПД, увеличение кинематической погрешности, уменьшение 

крутильной жесткости, рост динамических нагрузок, ударное возбуждение широ-

кополосных колебаний [4, 321, 322]. Средняя составляющая кинематической по-

грешности влияет на интенсивность только зубцовых гармоник, переменная вы-

зывает или меняет интенсивность комбинационных частот [67]. Даже при малой 

величине износа отмечается значимое изменение характеристик взаимодействия 

контактирующих поверхностей [189]. Обычно диагностируется по интенсивности 

n-мерного вектора ряда зубцовых гармоник [75, 208]. Рекомендуемое число гар-

моник – 5. При этом наиболее чувствительными к данному дефекту считается ин-

тенсивность высших гармоник [251]. 

Повышенный боковой зазор может быть вызван как некачественным изго-

товлением и сборкой, так и действующими факторами в процессе эксплуатации 

(износы в опорах вращения зубчатых колёс, деформация корпусных конструкций, 

износ боковых поверхностей зубьев и др.). Увеличение бокового зазора приводит 

к ударному входу зубьев в зацепление, что приводит к возбуждению резонансных 

колебаний колёс, ускоренному износу боковых поверхностей зубьев. Диагности-

руется по наличию двух рядов гармоник с шагами, равными частотам вращения 

шестерни и колеса [75, 208]. Два последних дефекта, безусловно, связаны между 

собой, следовательно, разработку их диагностических признаков целесообразно 

проводить вместе. 

 

1.2. Влияние износа боковых поверхностей зубьев зубчатого зацепления  

на характеристики его вибрационного состояния 

Как отмечено во введении, износ боковых поверхностей зубьев авиацион-

ных редукторов является одним из наиболее распространённых и опасных дефек-

тов. Основным вибрационным параметром зубчатой пары принято считать зубцо-

вую гармонику, частота которой определяется по соотношению 
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…………………………...……….…fz=z1·f1= z2·f2, ………………..……………….….(1.1) 

где z1, z2 – соответственно число зубьев шестерни и колеса, f1, f2 – частоты их 

вращения. 

Интенсивность зубцовой гармоники определяется ошибками основного ша-

га, исходной погрешностью профилей зубьев, переменной жёсткостью зубьев по 

фазе зацепления, дискретностью нагружения зубьев, профильной погрешностью, 

переменными силами трения скольжения зубьев [4, 7, 19, 68]. При развитии де-

фекта изменяется величина суммарного износа и его распределение по линии за-

цепления [174, 175]. Длительность контакта боковых поверхностей зубьев зависит 

от длины линии зацепления и окружной скорости [205]. При этом должна менять-

ся интенсивность зубцовой гармоники, ширина её спектральной линии, форма ко-

лебательного процесса, что приводит к появлению и изменению интенсивности 

кратных зубцовых гармоник. Растёт интенсивность на частоте вращения зубчатых 

колёс и их гармониках за счёт гармоник накопленной погрешности зубчатых ко-

лёс и их неуравновешенности. Усиливаются модуляционные явления, вызванные 

переменной жёсткостью и гармониками накопленной погрешности [7, 68]. Износ 

приводит к изменению распределения контактной нагрузки, которая на начальном 

этапе эксплуатации определяется погрешностями изготовления и сборки [21]. От-

меченные явления приводят как к изменению импульсов параметрического воз-

буждения, так и входа зубьев в зацепление. В первом случае возникает амплитуд-

ная модуляция зубцовой гармоники, во втором – частотная [36, 38, 249]. Отме-

ченные выше погрешности, деформации зубчатого зацепления вызывают колеба-

ния текущего передаточного отношения [59], что также должно привести к увели-

чению ширины спектральной линии на частоте зубцовой гармоники и кратных ей. 

Износ боковых поверхностей зубьев вызывает рост бокового зазора, увели-

чение динамического взаимодействия зубьев и скорость их износа. Изменяется 

коэффициент перекрытия зацепления [122, 141]. Данный параметр считается од-

ним из важнейших во влиянии на виброакустические характеристики зубчатой 

передачи. Наличие нескольких фаз во взаимном проскальзывании боковых по-
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верхностей зубьев, отличие во взаимодействии различных пар зубьев генерирует 

неоднородный вибрационный шум около зубцовых гармоник [75, 209].  

1.3. Особенности вибрации планетарных редукторов,  

их основные источники 

Для планетарных редукторов характерна симметрия по геометрическим, 

жесткостным и силовым параметрам. Это обеспечивает им существенное пре-

имущество по весовым и габаритным характеристикам по сравнению с перебор-

ными редукторами, связанное с разделением потока мощности по параллельным 

ветвям, что приводит к существенному снижению усилий, передаваемых зубча-

тым зацеплениям. Особенности конструкции планетарных редукторов, связанные 

с «плавающей» подвеской центральных колёс и податливостью отдельных эле-

ментов, делают этот механизм многократно статически неопределённым [13]. Для 

неё характерно свободное перемещение центральных колёс в пределах боковых 

зазоров [20, 234]. Тогда увеличение-уменьшение бокового зазора в одном зацеп-

лении (солнечная шестерня – сателлиты) уменьшает-увеличивает боковой зазор в 

другом зацеплении (шестерня-вал – эпицикл). Это приводит к неравномерности 

распределения нагрузки по сателлитам и к росту динамических нагрузок [19]. 

Сложность конструкции и взаимодействия элементов редуктора предопределяют 

его непростую динамику. В работе [75] отмечается ряд особенностей планетарных 

передач: 

– необязательная пропорциональность частот вращения входного и выход-

ного валов; 

– циклическое перемещение точек приложения сил в зацеплении относи-

тельно вибропреобразователя, установленного на картере редуктора; 

– возбуждение колебаний при появлении дефекта, крутильной и поперечной 

вибрации при различных путях их прохождения до вибропреобразователя; 

– более сложная картина модуляционных процессов по сравнению с пере-

борными редукторами. 

Анализ динамических нагрузок в зубчатых зацеплениях принято рассматри-



34 

 

 

вать по вибрационному и ударному направлениям. В соответствии с первым, они 

являются следствием кинематической погрешности и изменением жёсткости 

зубьев [79]. По второму – следствием удара зубьев в момент контакта [232]. Оба 

направления имеют ряд неточностей. Наибольшее количество публикаций посвя-

щено вибрационному подходу, который будет нами использован в дальнейших 

исследованиях. 

При динамическом анализе планетарных редукторов принято выделять сле-

дующие четыре подсистемы [17]: 

– эпицикл с подвеской; 

– солнечная шестерня с подвеской; 

– сателлиты с водилом; 

– корпус редуктора. 

При этом авторы подчёркивают, что все вращающиеся подсистемы совер-

шают как изгибные, так и крутильные колебания. Вибрационное состояние редук-

тора рекомендуется оценивать при совместном анализе собственных колебаний и 

возмущающих сил [119, 164]. Собственные колебания определяются геометриче-

скими и кинематическими параметрами (числами зубьев колёс и сателлитов). Как 

уже отмечалось выше, к особенностям планетарных редукторов относится много-

поточность системы (определяемая числом сателлитов), наличием деталей с рас-

пределёнными (эпицикл) и сосредоточенными параметрами (солнечная шестер-

ня). Многопоточность системы определяется синфазностью её работы, зависящей 

от соотношения числа зубьев солнечной шестерни, эпицикла и сателлитов. Нали-

чие податливых элементов конструкции расширяет частотный диапазон возбуж-

даемой вибрации, связанной с высшими формами колебаний. 

Отмеченные особенности планетарных редукторов приводят к возбужде-

нию широкого спектра колебаний, который можно разделить на три поддиапазона 

[14, 18]: низких, средних и высоких частот. Первый определяется процессами 

«плавания» центральных колёс и особенностями работы ротора с солнечной шес-

терней (роторная вибрация, её гармоники, в том числе связанные с числом сател-

литов), Второй – «плаванием» центральных колёс и взаимодействием их зубьев. 
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Третий генерируется пересопряжением зубьев зубчатых колёс и их гармониками. 

При этом зубцовые гармоники зависят от соотношения числа зубьев центральных 

колёс и числа сателлитов [30]. В работе [20] отмечается, что «плавание» цен-

тральных колёс является одним из основных источников возбуждения высокочас-

тотных вибраций. Изменение крутильной жёсткости зубчатых зацеплений за обо-

рот возбуждает параметрические и автоколебания. Колебания элементов плане-

тарного ряда являются связанными как по поперечной, так и по крутильной со-

ставляющим [116]. Возмущающие силы в зубчатом зацеплении планетарного ре-

дуктора в большой степени зависят от геометрических (торцевого и осевого пере-

крытий) и кинематических (числа зубьев зубчатых колёс и сателлитов) парамет-

ров [68]. При этом не рекомендуется, чтобы числа зубьев сцепляющихся колёс 

имели общий множитель, а числа зубьев центральных колёс были кратными чис-

лу сателлитов [30]. Следует отметить, что в рассматриваемом редукторе наруше-

ны оба этих условия.  

В работе [75] отмечается несколько практических аспектов особенности 

вибрации планетарных редукторов. В частности, подчеркивается, что частота 

вращения выходного вала не обязательно пропорциональна частоте вращения ве-

дущего вала, что усложняет процедуру расчёта кратных гармоник. Кроме того, 

циклическое перемещение точек приложения сил зацепления относительно виб-

ропреобразователя на корпусе редуктора генерирует дополнительную помеху в 

виде балансовой модуляции. Так, например, при дефекте типа локального износа 

возникает амплитудная модуляция крутильных и поперечных колебаний с часто-

той вращения дефектного колеса. Отмечается, что при регистрации вибрации на 

корпусе переборного редуктора имеется наличие трёх составляющих, а планетар-

ного – девяти (рисунок 1.1).  

Причём для крутильных колебаний возбуждаются составляющие (     ), 

для поперечных – (        ), где Z – круговая зубцовая частота, 1, 2  – 

соответственно, круговые частоты вращения шестерни и колеса. 
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Рисунок 1.1 – Спектры вибраций переборного (а) и планетарного (б) редукторов  

в окрестности зубцовой частоты при наличии локальных дефектов  

контактирующих поверхностей 

 

Увеличение кинематической погрешности при износе приводит и к частот-

ной модуляции, что ещё в большей степени усложняет спектр вибрации плане-

тарного редуктора. При этом поперечные и крутильные колебания имеют разные 

каналы распространения и, соответственно, разные математические преобразова-

ния сигнала, воспринимаемые неподвижным вибропреобразователем, при этом 

возможно их взаимное влияние [75, 208]. При несовпадении центра масс сечений 

с центрами жёсткостей возбуждаются совместные изгибно-крутильные колебания 

[144]. Помимо указанных особенностей следует отметить: 

– сильное затухание вибраций при переходе из зоны их возбуждения до 

вибропреобразователя на корпусе редуктора, связанное с «плавающим» исполне-

нием центральных колёс, большим количеством контактирующих поверхностей в 

каналах передачи вибрации, высокой частотой зубцовых гармоник; 

– многопоточность передачи вибраций, повышенная податливость цен-

тральных колёс, определяемая количеством сателлитов и возможным влиянием 

неравномерности распределения нагрузки по ним [208]; 

– возможные разные фазы зацепления в данный момент времени зубьев са-

теллитов с зубьями центральных колёс; 

– сложность измерения вибрации отдельных узлов планетарной передачи 

(например, подшипников сателлитов) [55]. 
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Все вышеотмеченные факторы существенно усложняют решение задач 

оценки вибрационного состояния авиационных планетарных редукторов и разра-

ботку методов вибродиагностики их технического состояния. 

1.4. Анализ состояния вопроса по диагностике износа  

зубьев зубчатых зацеплений и величины бокового зазора 

Износ боковых поверхностей зубьев зубчатых колёс и соответственно уве-

личение бокового зазора являются одними из распространенных дефектов редук-

торов ГТД [5]. На рисунке 1.2 представлен пример износа зубьев солнечной шес-

терни дифференциального редуктора двигателя НК-12 [184].   
 

  

                                             а)                                          б)  

Рисунок 1.2 – Эвольвентограммы зубьев солнечной шестерни двигателя  

с бездефектным редуктором (а) и двигателя, имевшего поломку рабочей лопатки 

3-й ступени компрессора (б), размеры даны в миллиметрах 

 

Рассматриваемые два дефекта приводят к увеличению энергии ряда частот, 

кратных частоте пересопряжения зубьев, перераспределению интенсивности в 

пользу высокочастотных компонент [75, 208, 251]. Поэтому наиболее распростра-

ненным диагностическим признаком является величина n-мерного вектора со-

ставляющих ряда зубцовых гармоник [5, 22, 69, 75, 132, 208].       

       
  

    
 
  ,                (1.2) 

где    – интенсивность i-й составляющей ряда, n – число составляющих. 

Причем изменение профиля при износе больше проявляется на высших 
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гармониках [251]. Однако для высокооборотных ГТД использование данного при-

знака ограничено рядом факторов: 

– относительно высокой частотой даже первой составляющей ряда (не-

сколько килогерц), что требует измерения вибрации (c учётом рекомендованых 

пяти кратных гармоник) в широком диапазоне частот до 20÷30 кГц; 

– низкой интенсивностью гармоник данного ряда, особенно высших состав-

ляющих, определяемой высокой точностью изготовления и сборки авиационных 

редукторов, «плавающих» центральных колёс и сложных путей передачи высоко-

частотного сигнала вибрации от источника до вибропреобразователя, установлен-

ного на картере планетарного редуктора. 

Широко распространённый тезис о том, что износ боковых поверхностей 

зубьев прежде всего проявляется в росте интенсивности кратных зубцовых гар-

моник, не в полной мере подтверждается применительно к планетарным редукто-

рам. Этот тезис полностью справедлив для переборных редукторов. В планетар-

ных редукторах с «плавающим» исполнением центральных колёс этот тезис не 

всегда подтверждается. Анализ спектров вибрации ТВД НК-12МПМ по вибро-

преобразователю, установленному на передней опоре двигателя (стык картеров 

компрессора и дифференциального редуктора) показывает, что наибольшее уве-

личение интенсивности с износом происходит по 1-й зубцовой гармонике. Сум-

марная интенсивность кратных гармоник для двигателей с износом не всегда 

больше, чем у отремонтированного двигателя. Пример соответствующих данных 

представлен в нижеследующей таблице для зубцовой гармоники пары «шестерня-

вал – эпицикл» (fZ2). 

Таблица 1.1 – Интенсивность гармоник ряда с шагом fZ2 

Гармоника 

Двигатель 
fZ2 2 fZ2 3 fZ2 4 fZ2 5 fZ2 6 fZ2 

n-мерный 

вектор 

Отремонтированные 

двигатели 

26,33 17,30 3,82 1,33 0,420 0,26 17,78 

4,93 6,41 0,57 0,20 0,080 0,026 6,50 

Двигатели с максимальным 

износом 

41,29 5,49 5,32 2,25 0,511 0,40 8,00 

12,92 1,12 1,42 0,75 0,18 0,59 1,96 
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Здесь n-мерный вектор посчитан по 5-ти составляющим, начиная с гармо-

ники 2fZ2. В верхней строчке приведены максимальные уровни на режиме приё-

мистость при следящем анализе. В нижней – результаты спектрального анализа на 

максимальном режиме работы двигателя. Как видно из представленных данных, 

на двигателе с максимальным износом интенсивность 1-й гармоники ряда суще-

ственно выше. Для n-мерного вектора его интенсивность выше для отремонтиро-

ванного двигателя. 

Следующим ограничением использования диагностического признака по 

(1.2) является так называемая бифуркация зубцовых вибраций трансмиссий [324], 

то есть скачкообразное изменение жёсткости зацепления при переходе от одно-

парного зацепления к двухпарному и наоборот, являющаяся причиной парамет-

рических колебаний. В [224] экспериментально подтверждено двукратное изме-

нение интенсивности зубцовой гармоники при вращении зубчатых колёс на одной 

частоте. Видимо, этим явлением объясняется нестационарность зубцовых гармо-

ник авиационных редукторов [224]. Для повышения эффективности диагностики 

предлагается использовать интегральные размерные и безразмерные критерии на 

основе различных комбинаций составляющих ряда зубцовых гармоник вибрации 

зубчатых зацеплений. Однако и в этом случае из отмеченных выше явлений не 

следует ожидать существенного повышения эффективности такого подхода для 

авиационных редукторов. 

В работе [251] отмечается, что при диагностировании редукторных систем 

необходимо достаточно строго поддерживать постоянство нагрузки и частоты. 

Подчёркивается, что при диагностике износа наиболее чувствительны высшие 

зубцовые гармоники, поэтому достаточно высока эффективность использования 

кепстра, который имеется не во всех пакетах обработки и анализа данных.  

В работах [44-46, 177, 249, 319] предлагается использовать в качестве диаг-

ностического признака износа параметры амплитудной модуляции зубцовой гар-

моники составляющей на частоте вращения дефектной шестерни и повышение 

уровня шума около зубцовой гармоники. Следует отметить, что амплитудная мо-

дуляция зубцовой гармоники роторной составляющей может быть вызвана бие-
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нием шестерни, появлением других (единичных) дефектов на боковых поверхно-

стях зубьев. Изменение интенсивности шумовой составляющей может быть вы-

звано другими факторами (изменением условий смазки, флуктуацией общего 

вибрационного шума и др.). При этом практика показывает, что для зубчатых за-

цеплений характерно одновременное проявление амплитудной (АМ) и частотной 

модуляций (ЧМ) [225, 251]. В работе [27] показано, что при использовании пре-

образования Гильберта параметры ЧМ оцениваются со значительными погрешно-

стями. В [56] отмечается, что эффективность диагностики по параметрам модуля-

ции случайной широкополосной вибрации во многом зависит от выбора средней 

частоты узкополосного фильтра и его ширины. Однозначной рекомендации по 

выбору ширины фильтра нет. Как отмечено во введении, в принятой практике от-

мечается большое разнообразие в её выборе. 

В работе [126] предложено диагностировать износ с использованием не-

скольких довольно сложных признаков спектральных и статистических характе-

ристик огибающей узкополосного процесса. Рекомендуется узкополосный про-

цесс выбирать на резонансной частоте узла, которая должна совпадать с зубцовой 

гармоникой или быть кратной ей. Указанные условия часто трудновыполнимы. 

Метод сложен в применении и требует использования специально созданной про-

граммы обработки и анализа. Автор не показывает, как идентифицировать износ 

от повышенного бокового зазора, который может быть вызван деформациями 

картера, износом подшипниковых опор и т.д. 

Наиболее информативной к дефектам боковых поверхностей зубьев являет-

ся кинематическая погрешность [5]. Согласно ГОСТ 1643-83 [93], кинематическая 

погрешность определяется как разность между фактическим (φ1) и расчетным 

(φном) углами поворота ведомого зубчатого колеса 

             .   (1.3) 

Для оценки кинематической погрешности используется несколько методов 

её измерения (фотоэлектрический, импульсный, фазохроматический, индукцион-

ный и др.) [28, 29, 143, 159, 133, 236]. Методы обладают высокой точностью, но 

для их реализации необходима постановка высокоточных дорогостоящих датчи-
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ков и монтажа дополнительных элементов. Поэтому использование этих подходов 

возможно на специальных установках для исследовательских работ. Их примене-

ние, например, в условиях эксплуатации ГТД, весьма затруднительно. Здесь так-

же встает проблема идентификации износа относительно одиночных дефектов 

боковых поверхностей зубьев. 

В работе [73] показана возможность диагностики износа по анализу нерав-

номерности вращения ведомого вала зубчатого зацепления. В качестве диагно-

стических признаков предложено использовать дискриминанты Цемпеля, эксцес-

са распределения значений текущей частоты вращения ведомого вала. Здесь так-

же используется высокоточный датчик углового положения вала (крутильная со-

ставляющая), что исключает возможность его применения в условиях эксплуата-

ции двигателя. При этом не учитывается влияние неравномерности вращения 

входного вала.  

Интересный подход предложен в [64]. Авторы также отмечают, что недос-

татком традиционной кинематометрии, то есть методов, описанных выше, являет-

ся необходимость использования высокоточных датчиков частоты и фазы, что в 

условиях эксплуатации ГТД весьма проблематично. Для преодоления указанных 

трудностей предложена математическая модель фазовой модуляции зубцовой 

частоты сигнала с вибродатчика. Показано, что чувствительным диагностическим 

признаком к зарождающимся дефектам боковых поверхностей зубьев является 

девиация первой производной угловой скорости пересопряжения зубьев на вре-

мени одного периода роторной частоты. Здесь также не представляется возмож-

ным идентифицировать износ от других дефектов рабочих поверхностей зубьев, 

используется достаточно сложная обработка сигнала. Практическое использова-

ние сложной виброизмерительной аппаратуры в условиях эксплуатации не всегда 

выполнимо. 

Как было отмечено выше, износ зубьев и боковой зазор в зубчатых зацепле-

ниях в определённом смысле связаны между собой. С одной стороны, повышен-

ный боковой зазор приводит к ударному входу зубьев в зацепление, что ускоряет 

процесс их износа. С другой – износ рабочих поверхностей зубьев приводит к 
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увеличению бокового зазора. Он необходим для компенсации силовых и темпера-

турных деформаций зубьев, погрешностей изготовления и сборки, а также разме-

щения смазки. Значимость этого параметра для качества работы зубчатого зацеп-

ления предопределила необходимость его нормирования (ГОСТ 1643-83) [93]. 

Известные диагностические признаки повышенного бокового зазора, такие как 

увеличение дисперсии вибрации в широкой полосе частот и в октавных полосах, 

появление составляющей половинной от частоты пересопряжения зубьев [75, 208] 

применительно к такому сложному узлу, как планетарный редуктор, не всегда 

обеспечивают успешную диагностику данного дефекта. Увеличение дисперсии 

сигнала может быть вызвано рядом других факторов, рост интенсивности поло-

винной зубцовой гармоники происходит и при масляном «голодании» [75]. 

В подавляющем числе случаев при разработке методик вибродиагностики 

дефектов машин и механизмов используется подход, основанный на наборе ста-

тистики и анализе их вибрации в дефектном и нормальном состояниях. Это тре-

бует больших материальных и временных затрат. Очевидно, что их снижение 

возможно на основе разработки и анализа физических и математических моделей. 

Понятие математического моделирования поведения технических систем было 

введено в 50-60-е годы прошлого века [251]. Как отмечает автор данной работы, 

модели зубчатых зацеплений строятся несколькими способами. С использованием 

фундаментального анализа динамики механизма и на основе эмпирических дан-

ных статических и динамических погрешностей исследуемого узла. Автор счита-

ет, что первый подход целесообразен в случае, когда требуется сделать вывод о 

внутренних напряжениях по замеру колебаний (например, при проектировании 

машины). В большинстве случаев требуется оценка ухудшения технического со-

стояния работающего оборудования. Для решения этой задачи принятая модель 

должна обеспечить инструментарий, позволяющий контролировать это ухудше-

ние. Однако ряд авторов отмечают, что исключительная особенность зубчатых 

передач заключается в сложности построения адекватных им математических мо-

делей и анализа реальных вибрационных спектров [75, 142, 208].   
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В работе [118] подчёркивается, что главным требованием к авиационным 

зубчатым передачам является отсутствие износа и низкого уровня генерирования 

соответствующей вибрации. Для обеспечения выполнения этого требования пред-

лагается использовать систему прямого моделирования зубчатых передач 

«AEROFLANK». На примерах применения данной системы при доводке авиаци-

онных ГТД ТВ3-117ВМА-СБМ1, АИ-222, АИ-436-148, Д27 показана её эффек-

тивность. Известны также компьютерные модели динамики прямозубого эволь-

вентного зацепления в редукторах [111, 155, 156, 176, 199, 245]. Главным их не-

достатком, с точки зрения решаемой в данной работе задачи, является тот факт, 

что не учитывается специфика вибрационного состояния планетарных редукторов 

и их кинематика. Есть предложения по моделям планетарных передач. В работе 

[252], используя геометрические и кинематические параметры планетарной пере-

дачи, универсализирована и автоматизирована методика расчёта её кинематики. 

В.П. Тарасик [299] на примере модели одноступенчатого редуктора выполнил 

анализ переходных процессов при разгоне системы с учетом и без учета упругих 

свойств зубчатого зацепления и двух вариантов крепления редуктора к фундамен-

ту. Показано существенное отличие резонансных характеристик редуктора для 

рассмотренных вариантов. В работе [329] для планетарного редуктора с тремя са-

теллитами и плавающей солнечной шестерней определён спектр собственных 

частот и показано, что снижение приведенной крутильной жесткости эпицикла 

приводит к существенному снижению ряда собственных частот. В работах [144–

146] рассмотрена гибридная динамическая модель планетарного редуктора. Это 

позволило моделировать нелинейные параметрические колебания в авиационных 

зубчатых передачах при проходе системы через резонанс, исследовать влияние 

податливости опор зубчатых колес и модификации их профилей на распределение 

динамических нагрузок, показана возможность их снижения за счет подбора син-

фазности зацеплений сателлитов с центральными колесами. Рассмотренные моде-

ли главным образом созданы для оценки степени динамической нагруженности 

элементов планетарных редукторов. В работах [122, 195] оценено влияние от-

дельных параметров планетарной передачи на изменение собственной частоты 
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крутильных колебаний зубчатых колёс. В перечисленных выше моделях не учи-

тываются возбуждения вынужденных колебаний при появлении дефектов на бо-

ковых поверхностях зубьев. В работах [70, 75] представлены достаточно универ-

сальные модели, определяющие структуру спектра вибрации редуктора с учетом 

возбуждаемых гармонических рядов и генерации модуляционных составляющих. 

Однако не учтены конструкция и особенности планетарных редукторов, не учтена 

генерация субгармонических колебаний. В работах [42, 43] представлена динами-

ческая модель одноступенчатого планетарного редуктора с тремя сателлитами. 

При этом учтены крутильные степени свободы всех элементов передачи, «пла-

вающее» исполнение центральных колёс, демпфирующие свойства опор цен-

тральных колёс. При математическом описании системы используются уравнения 

Лагранжа 2-го рода. Полученные системы уравнений позволяют учитывать ряд 

конструктивных и режимных факторов. На основе анализа получен ряд интерес-

ных результатов. В частности, установлено, что погрешности зубьев наиболее яр-

ко сказываются на вибрационном состоянии при низких частотах вращения. Ав-

тор подчеркивает чрезвычайную трудность измерения крутильных колебаний та-

кого механизма. Данная модель больше применима к проведению исследователь-

ских работ при оценке качественных изменений характеристик вибрации в функ-

ции изменяемых параметров и достаточно сложна в практическом использовании 

при выявлении диагностических признаков дефектов. Не учтены основные гармо-

нические ряды, генерируемые износом. Авторы работы [316] провели анализ и 

выбор модели виброакустического сигнала для описания возбуждаемых колеба-

ний редуктора военно-транспортного вертолёта. Выбранная модель включает ряд 

узкополосных процессов плюс вибрационный шум. Рассмотрение отдельных уз-

кополосных составляющих предусматривает анализ модуляционных явлений. 

Анализ вибрации планетарных редукторов показывает наличие нескольких рядов 

узкополосных колебаний, которые также не учтены моделью. В работе [310] 

предпринята попытка моделирования переходных характеристик и процессов раз-

гона редуктора с учётом упругих свойств зубчатого зацепления. Показана необ-

ходимость учёта рассмотренного фактора на резонансные свойства системы. На 
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примере шестерённого насоса в [177] предложена обобщённая диагностическая 

модель объектов периодического действия. Рассмотрены крутильно-поперечные 

колебания шестерён и крутильные колебания привода. Исследуемые параметры 

определяют наличие зубцовых гармоник, возбуждение импульсного случайного 

процесса, наличие амплитудной и частотной модуляций, возбуждение комбина-

ционных составляющих. К недостаткам модели следует отнести отсутствие ряда 

составляющих, генерируемых дефектами на боковых поверхностях зубьев.  

Авторы работы [75] подчеркивают, что динамические модели механизмов в 

виде системы дифференциальных уравнений лишь в некоторых случаях обеспе-

чивают количественную связь дефекта с изменением свойств виброакустического 

процесса. Поэтому они считают, что при решении задач вибродиагностики более 

целесообразно строить имитационные диагностические модели. 

В работах [138, 331] показано, что перестановка двигателя со стенда на объ-

ект приводит к существенному изменению его вибрационного состояния. В диа-

пазоне частот вращения роторов (40–200 Гц) интенсивность вибрации может уве-

личиться до 2,5 раз. Это обстоятельство серьёзно усложняет разработку методик 

вибродиагностики дефектов авиационных ГТД. Это связано с тем, что, как прави-

ло, набор необходимого статистического материала выполняется в условиях ис-

пытательного стенда завода-изготовителя двигателя, а практическое использова-

ние полученных результатов осуществляется в условиях эксплуатации после по-

становки двигателя на объект. Оценка соответствующих коэффициентов пересчё-

та полученных на стенде результатов к условиям объекта потребует большого 

объёма измерений в условиях эксплуатации. Учитывая широкий частотный диа-

пазон генерируемой редуктором вибрации, выполнение данной работы потребует 

существенных временных и материальных затрат. В ряде случаев выполнение 

этих работ в условиях эксплуатации двигателя практически невозможно. При 

этом неизбежно возрастут сопутствующие погрешности из-за влияния дополни-

тельных факторов и разброса данных от двигателя к двигателю. Анализ литерату-

ры не позволил выявить предложений по преодолению отмеченных проблем. 
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Оценка степени опасности развития дефекта предполагает необходимость 

установления соответствующих предельных значений. Учитывая наличие разных 

критериев предельного состояния износа, очевидно, что будут разными и подхо-

ды к определению этого параметра. Согласно действующей нормативной доку-

ментации, для общей вибрации роторных машин [98, 99] устанавливается три 

контрольных уровня на диагностические признаки: базовый, предупреждение и 

останов. Базовый уровень определяется в виде среднего значения при хорошем 

состоянии машины. В соответствии с ГОСТ Р ИСО 13373-2-2009 [105] уровень 

предупреждение при вибродиагностике рассчитывается по статистике машин в 

хорошем состоянии в соответствии с соотношением 

АПР =А+(2,5  2,8)·S                                                (1.4) 

гдеА и SА  – соответственно среднее и среднеквадратическое значения. 

Уровень останов определяется условием сохранения целостности машины. 

При отсутствии статистических данных в ряде работ предельное увеличение ин-

тенсивности вибрации рекомендуется ограничить в 6 дБ [334]. Авторы работ  

[59–61] классифицируют уровень развития дефекта на три: слабый, средний и 

сильный. Для составляющих спектра вибрации в логорифмическом масштабе по-

рог среднего дефекта определяют в 10 дБ, сильного – 20дБ. По глубине ампли-

тудной модуляции порог среднего дефекта определён в 10%, сильного – в 20% 

(данные приведены для подшипников качения). 

Сложность обоснования предельных значений при решении задач виброди-

агностики связана с рядом факторов: 

– широким диапазоном частот исследуемой вибрации; 

– большим разнообразием используемых диагностических признаков, по-

строенных не только на параметрах интенсивности и их комбинаций, но и по па-

раметрам девиации мгновенных значений частоты; 

– необходимостью для каждого вида дефекта иметь соответствующую ма-

тематическую модель его развития, которые имеют разный вид и др. 

Важным моментом является выбор вида измерения: периодический или не-

прерывный. Учитывая, что применительно к редукторам авиационных ГТД опас-
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ность износа связана с накоплением усталостных повреждений в элементах кон-

струкции двигателя, было бы логичным назначать предельные значения с учётом 

этой специфики. Сложность реализации такого подхода связана с необходимо-

стью получения соответствующих передаточных функций от источника возбуж-

дения до всего многообразия элементов конструкции, испытывающих соответст-

вующие резонансные колебания. Получение таких данных сопряжено с необхо-

димостью проведения экспериментов по совместному измерению вибрации и тен-

зометрированию элементов конструкции двигателя, что требует существенных 

материальных и временных затрат. При этом полученные результаты будут яв-

ляться некоторой текущей оценкой в пределах разброса исследуемых характери-

стик от двигателя к двигателю. 

В [46] отмечается, что важным условием выбора диагностического признака 

дефекта машины является наличие информации о модели развития исследуемого 

процесса. Очевидно, что наиболее информативный диагностический признак 

должен иметь близкую модель. На рисунке 1.3 представлена типовая модель из-

нашивания [101]. 

 
Рисунок 1.3 – Характер процесса изнашивания: 1 – период приработки,  

2 – период нормального рабочего износа, 3 – период интенсивного изнашивания 

 

Как будет показано далее, математические модели полученных диагности-

ческих признаков износа имеют различные математические модели. Очевидно, 

что в этом случае должны отличатся подходы в назначении предельных значений. 
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Проведенный анализ показывает, что в задаче диагностики износа и вели-

чины бокового зазора в планетарных редукторах авиационных ГТД есть ряд не-

достаточно проработанных проблем: 

– относительно беден набор диагностических признаков рассматриваемых 

дефектов, что требует необходимости разработки новых методов их выявления и 

использования других диагностических параметров; 

– совместное присутствие в зубчатых зацеплениях АМ и ЧМ требует уточ-

нения некоторых вопросов соответствующей обработки данных; 

– известные математические модели зубчатого зацепления требуют уточне-

ния в плане учета кинематики и конструктивных особенностей редуктора и более 

полного представления возбуждаемых составляющих вибрации при проявлении 

дефектов боковых поверхностей зубьев; 

– не выявлено предложений по математическим моделям некоторых спек-

тральных составляющих, учитывающих изменение ширины их спектральных ли-

ний от влияющих факторов и развивающихся дефектов. Нет оценок соответст-

вующих долей от действующих факторов исследуемых динамических процессов 

при развитии износа зубчатого зацепления; 

– отсутствует теоретическое обоснование диагностических признаков рас-

центровок, объясняющее, в каких их вариантах генерируется вторая роторная 

гармоника и при каких условиях появляется третья; 

– нет эффективных предложений по преодолению проблем, связанных с из-

менением вибрационного состояния двигателя при его перестановке со стенда за-

вода-изготовителя на объект, что усложняет разработку методик вибродиагности-

ки; 

– требуется дальнейшее развитие вопросов назначения предельных значе-

ний диагностических признаков износа боковых поверхностей зубьев. 
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2. РАЗРАБОТКА МЕТОДОВ ВЫЯВЛЕНИЯ  

ДИАГНОСТИЧЕСКИХ ПРИЗНАКОВ ОЦЕНКИ  

ТЕХНИЧЕСКОГО СОСТОЯНИЯ РЕДУКТОРОВ АВИАЦИОННЫХ ГТД 

 

Подавляющее число методов выявления диагностических признаков осно-

вываются на оценке интенсивности характеристик вибрационного процесса. Раз-

работка ДП осуществляется, как правило, на экспериментальном материале, по-

лученном в условиях испытательного стенда завода-изготовителя авиационного 

ГТД. При этом практическое их использование в большинстве случаев осуществ-

ляется в условиях эксплуатации на объекте. Однако в работах сотрудников ПАО 

«Туполев» показано, что перестановка ГТД со стенда на объект приведет к суще-

ственному росту интенсивности вибрации. Очевидно, что разработка ДП на базе 

параметров частоты устраняет отмеченную проблему. 

Эффективность ДП, построенных на параметрах интенсивности, можно су-

щественно повысить, перейдя к анализу максимумов широкополосной вибрации, 

вместо мгновенных значений. 

В данном разделе представлены результаты разработки двух новых методов 

выявления диагностических признаков дефектов роторных машин. Их новизна 

подтверждена соответствующими патентами на изобретения. 

2.1. Метод оценки технического состояния редуктора, нечувствительный к 

перестановке двигателя со стенда в состав летательного аппарата за счёт  

использования выявленных диагностических признаков по параметрам    

девиации мгновенных значений частоты узкополосного процесса вибрации и 

частоты вращения вала ГТД 

 

Способы практической реализации метода представлены ниже на блок-

схеме (рисунок 2.1) (цветом выделены оригинальные решения автора). 
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Рисунок 2.1 – Алгоритмы реализации метода устранения проблемы влияния  

перестановки двигателя со стенда 

2.1.1. Способ оценки  параметров текущей частоты  

узкополосного случайного процесса  

Как показано в [26], получение частотной огибающей посредством преобра-

зования Гильберта при одновременном наличии АМ и ЧМ приводит к существен-

ным погрешностям оценки параметров последней. Для зубчатых зацеплений на-

личие обоих видов модуляции является типичной ситуацией. Кроме того, как бу-

дет показано далее, возможность получения текущего значения частоты узкопо-

лосного процесса позволяет предложить ряд новых диагностических признаков 

дефектов роторных машин на базе характеристик частоты. Для этого предлагается 

следующий алгоритм [217].  

Интересующая составляющая спектра отфильтровывается из общего сигна-

ла узкополосным фильтром (с учётом рекомендаций раздела 2.2.1). Полученный 

сигнал квантуется достаточно высокой частотой (соответствующие рекомендации 

даны в конце настоящего раздела). На каждом полупериоде полученного узкопо-
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лосного процесса рассчитывается текущее значение периода путем суммирования 

целых значений t  ( t =1/FКВ, FКВ – частота дискретизации процесса) и неполной 

величины t  (х) (рисунок 2.2).  

 
Рисунок 2.2 – Иллюстрация погрешности   оценки периода 

 

Время полупериода определяется до смены знака текущего уровня сигнала. 

Определяется величина 
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Взяв первую производную по t  от выражения (2.1) и приравняв её к нулю, 

получим соотношение для t1, определяющее максимум величины  , 
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Можно показать, что независимо от частоты процесса, относительная вели-

чина imax T/  имеет одинаковые значения при фиксированном количестве  

точек N  на период процесса. Графический вид этой зависимости представлен на 

рисунке 2.3. 

 
Рисунок 2.3 – Зависимость максимальной относительной погрешности  

от количества точек на период 

 

Для полученного вышеуказанным способом массива данных текущих зна-

чений частот процесса определяются среднее и среднеквадратическое значения. 

Рассчитывается интервал 3f и отбрасываются все значения за его пределами. 

Эта операция повторяется до тех пор, пока все значения периодов не окажутся 

внутри интервала
 
3f. Полученный массив данных может быть обработан по лю-

бому из требуемых алгоритмов. При практических расчетах в общем случае вели-

чина погрешности х присутствует как в конце, так и в начале полупериода. Опи-
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санный алгоритм расчета массива данных составляющей значений частоты реали-

зован в виде динамически загружаемой библиотеки для пакета WinПОС на языке 

C++ (см. Приложение Г). Тестирование разработанного метода оценки значений 

текущей частоты на примере синусоидального сигнала (на частоте 100 Гц) пока-

зало, что уже при числе точек на период, равном шести, максимальная относи-

тельная погрешность составила 3 10
-3

.  

Расчёт параметров частотной модуляции осуществляется путём получения 

автоспектра по массиву данных текущей частоты узкополосного процесса с оцен-

кой индекса ЧМ как отношения интенсивности спектральной составляющей (в 

герцах) по оси y к значению её частоты по оси x. Следует отметить, что предло-

женная методика может быть использована для определения исходных данных 

при оценке ширины спектральных линий составляющих вибрационных процессов 

роторных машин. Это связано с тем, что известные соотношения для расчёта ши-

рины составляющих спектральных линий используют дисперсию девиации часто-

ты модулирующего процесса [66, 203, 218, 250]. 

2.1.2. Способ диагностики дефектов зубьев зубчатых колёс редуктора ГТД 

по сигналам его тахометрических датчиков 

Вибродиагностика зубчатых зацеплений ГТД и в частности, их редукторов, 

предполагает измерение параметров вибрации в широком диапазоне частот, что 

требует постановки дополнительных вибропреобразователей и использование 

широкополосной виброизмерительной аппаратуры. Это обстоятельство серьёзно 

затрудняет возможность выполнять диагностику технического состояния редук-

торов ГТД в условиях эксплуатации. Наличие «штатных» тахометрических дат-

чиков частоты вращения (ДЧВ) входного и выходного валов редукторов ТВД даёт 

возможность решать некоторые задачи диагностики путём анализа сигналов с 

ДЧВ [3, 8, 216]. Это достигается тем, что анализируются сигналы со «штатных» 

тахометрических датчиков частоты вращения входного вала редуктора (вал тур-

бокомпрессора – ТК) и выходного (вал заднего винта – ВЗВ). Узкополосными 

фильтрами выделяются из их сигналов частоты, соответствующие частотам вра-
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щения этих валов. Используя алгоритм, изложенный в разделе 2.1.1, определяют-

ся текущие значения частот на каждом полупериоде, рассчитываются дисперсия 

девиации частоты входного (DТК) и выходного (DВЗВ) валов редуктора и берётся 

их разность (D). Полученное значение сравнивается с эталонным значением. 

Пример использования предлагаемого метода показан с использованием 

данных, полученных на турбовинтовых двигателях НК-12МПМ, прошедших ре-

монт, и двигателей с разной степенью износа боковых поверхностей зубьев ре-

дуктора (данные приведены в разделе 5). Была получена статистика разности дис-

персий текущих частот при работе двигателя на режиме 0,85 номинального для 

отремонтированных двигателей. По полученным данным, в соответствии с ГОСТ 

Р ИСО 13373-2-2009 [105], рассчитывается значение ПРЕДУПРЕЖДЕНИЕ (соот-

ношение 1,4). Для рассматриваемого случая – А = 0,02 Гц,    =0,0073 Гц. Приняв 

перед    среднее значение коэффициента (2,65), получим: АПР=0,0213 Гц. На ри-

сунке 2.4 представлены данные по 14 двигателям, пришедшим в ремонт и имею-

щим различные уровни максимального износа зубьев солнечной шестерни и са-

теллитов относительно исходных эвольвентограмм. Уравнение линейной аппрок-

симации имеет вид: y = 1,596x – 0,012.  

 

Рисунок 2.4 – Зависимость разницы дисперсий от величины износа, r = 0,73 

Перепишем соотношение для износа (х) 

х =(у+0,012)/1,596. (2.16) 
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Подставив в (2.16) величину АПР = 0,0213, получим норму на эталонное мак-

симальное значение износа солнечной шестерни, равное 0,021 мм. Как видно из 

рисунка 2.3, превышение полученного эталонного значения отмечается только 

для одного двигателя. На нём была выявлена трещина на пере рабочей лопатки  

7-й ступени компрессора [182,183].  

Предлагаемый метод позволяет диагностировать величину износа без ис-

пользования дополнительных датчиков и дорогостоящего виброизмерительного 

оборудования. При этом открывается возможность проводить диагностику данно-

го дефекта в процессе эксплуатации двигателя. Предлагаемый способ применим 

для различных типов машин, имеющих ДЧВ входного и выходного валов редук-

тора. На данный метод получен патент на изобретение [228]. 

2.1.3. Способ диагностики дефектов зубьев зубчатых колёс редуктора  

турбовинтового двигателя 

Точность и чувствительность описанного выше способа оценки износа бо-

ковых  поверхностей зубьев планетарных редукторов ГТД можно существенно 

повысить. Дело в том, что износ боковых поверхностей зубьев является не един-

ственным фактором изменения параметров исследуемых составляющих. На них 

оказывает влияние ряд других: технологических (погрешности изготовления и 

сборки зубчатого зацепления), конструктивных (податливость деталей редуктора, 

модификация рабочих поверхностей зубьев), эксплуатационных (частота враще-

ния зубчатых колёс, температура, передаваемая нагрузка), девиация частоты вра-

щения валов от работы системы поддержания режима работы двигателя. 

Тогда перед началом эксплуатации изготовленного или отремонтированно-

го редуктора двигателя на выбранном стационарном режиме его работы снимают-

ся сигналы с тахометрических датчиков, входящих в состав двигателя. Узкопо-

лосным фильтром с центральной частотой, равной среднему значению частот 

вращения валов, выделяются узкополосные процессы текущего значения частот 

их вращения. По полученным массивам данных частот вращения рассчитываются 

дисперсии девиации частот вращения входного и выходного валов редуктора и 
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берётся их разница (ΔDиск). Оценивается разница дисперсий ΔD1 при проведении 

диагностики технического состояния редуктора. Результаты измерений перед на-

чалом эксплуатации и при диагностике технического состояния редуктора вычи-

таются. Полученная разница (ΔD1) сравнивается с эталонным значением. На ри-

сунке 2.5 представлены данные по 11 двигателям с разной степенью износа боко-

вых поверхностей зубьев редуктора, полученные при оценке их технического со-

стояния. Зависимость параметра ΔD1 от величины износа носит линейный харак-

тер. Уравнение аппроксимации имеет вид у = 0,530х – 0,00008, коэффициент кор-

реляции r = 0,88. 

 

Рисунок 2.5 – Зависимость параметра ΔD1 от величины износа  

на режиме работы двигателя 0,85 номинального 

 

Техническим результатом заявленного изобретения является повышение 

чувствительности и точности оценки дефекта за счёт учёта влияния отмеченных 

выше факторов путем расчёта разности дисперсий перед началом эксплуатации 

редуктора и вычитания полученного результата из разности дисперсий, получен-

ной при проведении диагностики технического состояния редуктора. На данный 

способ получен патент на изобретение [230]. 
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2.1.4. Способ оценки изменения энергетической ширины  

спектральной составляющей вибрации машин 

Метод основан на определении ширины составляющей спектральной линии 

на двух выбранных уровнях и применяется следующим образом. Сигнал вибра-

ции с вибропреобразователя обрабатывается с целью получения узкополосного 

спектра мощности с шагом меньше ширины линии исследуемой составляющей, 

но достаточным для получения сглаженной формы её огибающей. Далее опреде-

ляют её ширину на двух заданных уровнях от максимума и рассчитывают их раз-

ность. Пример использования предлагаемого способа показан при оценке измене-

ния параметров спектральной линии составляющей при износе боковых поверх-

ностей зубьев солнечной шестерни и сателлитов дифференциального редуктора 

двигателя НК-12МПМ (рисунок 2.6).  

 

Рисунок 2.6 – Зависимость (3 – 2) от величины износа 
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пересопряжения зубьев пары «солнечная шестерня – сателлиты» по 11 двигателям 

с разной степенью износа перед их ремонтом при работе двигателя на максималь-

ном режиме. Ширина составляющей спектральной линии определялась в нижней 

её части (3) в месте пересечения её огибающей справа и слева с общим вибраци-
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ной линейной корреляции полученных данных r = 0,92, уравнение аппроксима-

ции: y = 649,5x – 9,920. По 18 двигателям после ремонта была получена статисти-

ка разности (Р=3 – 2) для отремонтированных редукторов.  

Аналогичным образом по соотношению (1.4) рассчитана норма на иссле-

дуемый параметр и установлено, что её превышение выявлено для двигателя с 

трещиной на пере рабочей лопатки седьмой ступени компрессора. На данный 

способ получен патент на изобретение [229]. 

2.1.5. Способ диагностики дефектов кинематических пар роторных машин 

Способ относится к вибродиагностике технического состояния кинематиче-

ских пар роторных машин, например, зубчатых зацеплений. Он заключается в 

том, что снимают сигнал с вибропреобразователя, установленного на корпусе ис-

следуемой кинематической пары. В режиме спектральной плотности мощности с 

шагом меньше ширины исследуемой спектральной составляющей, но достаточ-

ной для получения относительно гладкой её огибающей, определяют площадь (S) 

под кривой спектральной составляющей в полосе частот, определяемой по точкам 

её пересечения справа и слева с вибрационным шумом. Технический результат 

заключается в повышении точности и чувствительности способа за счет инте-

гральной оценки изменения параметров спектральной составляющей. Достоинст-

во данного способа заключается в том, что при развитии дефекта изменяется не 

только ширина спектральной линии составляющей, но и её форма и интенсив-

ность, что приводит к изменению площади под ней [287]. 

На рисунке 2.7 представлен пример использования предлагаемого способа. 

Здесь приведены данные изменения площади под кривой зубцовой спектральной 

составляющей пары «солнечная шестерня – сателлиты» редуктора турбовинтово-

го двигателя на максимальном режиме его работы. 

Уравнение аппроксимации имеет вид:  

y = 1E+0,8x
3
  – 3E+0,6x

2
 + 19406x – 26,62.  

Коэффициент корреляции – 0,67.  

На данный способ получен патент на изобретение [231]. 
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Рисунок 2.7 – Зависимость параметра S от величины износа 
 

2.2 Метод демодуляции на основе анализа максимумов                          
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дефектов роторных машин: каскадной демодуляции и биполярного анализа. 

 

Рисунок 2.8 – Алгоритм метода демодуляции вибрационного сигнала  
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В данном разделе предварительно представлена разработка критерия узко-

полосности при использовании спектра огибающей. Это позволяет сопоставить 

частотный диапазон выявленных модулирующих составляющих с диапазоном по 

предложенному методу. 

2.2.1. Разработка критерия узкополосности для использования  

спектра огибающей  

Как уже отмечалось во ведении, спектр огибающей в настоящее время явля-

ется наиболее распространённым и достаточно эффективным методом виброди-

агностики дефектов роторных машин. Процедура его применения заключается в 

следующем. На основе оценки автоспектра вибрации определяется частотная об-

ласть для последующего анализа. Это может быть зона достаточно интенсивного 

вибрационного шума, область резонансных колебаний элементов конструкции 

машины, зона, содержащая определённую дискретную составляющую спектра и 

др. В выбранной частотной области узкополосным фильтром выделяется иссле-

дуемый процесс. С помощью преобразования Гильберта рассчитывается огибаю-

щая с последующей оценкой её автоспектра. Для выявленных в спектре огибаю-

щей дискретных составляющих определяется глубина АМ. Величина этого пара-

метра определяет степень развития дефекта. Например, применительно к под-

шипникам качения авторы метода дают следующую градацию [46]: 

– слабая степень развития дефекта – глубина АМ 5–7%;  

– средняя – 10–15%; 

– сильная –  20%. 

При выборе ширины фильтра неизбежно встаёт вопрос о границе узкопо-

лосности. Как было показано во введении, в практике использования спектра оги-

бающей применяется достаточно большое разнообразие значений ширины фильт-

ров. Это затрудняет сопоставление данных, полученных разными авторами. Как 

уже отмечалось, это разнообразие связано с решением разных задач.  

Дадим обоснование выбора ширины фильтра с точки зрения оценки глуби-
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ны амплитудной модуляции вибрационного процесса при развитии дефектов ро-

торных машин [18, 21, 295].  

Рассмотрим чисто шумовой процесс. Наиболее универсальной характери-

стикой ширины энергетического спектра является его представление через спек-

тральные моменты, которое можно представить в следующем виде [123]: 

      


 
 

 

 

   

  

где    
  

  
 
   

,    
  

  
 
   

. 

Здесь  – средняя частота следования нулей стационарного случайного 

нормального процесса, m – средняя частота следования его экстремальных зна-

чений. 

Выполним анализ отношения  = 
 


 процесса, полученного при прохожде-

нии нормального стационарного широкополосного шума с постоянной спек-

тральной плотностью через фильтр с прямоугольной амплитудно-частотной ха-

рактеристикой, центральной частотой f0 и шириной f. Полученные аналитиче-

ские зависимости позволили разделить исследованный диапазон изменений вели-

чины f/f0 (01) на два поддиапазона, соответствующих узкополосному и широ-

кополосному шуму. Далее выполнено моделирование широкополосного нормаль-

но распределённого шума с постоянной спектральной плотностью, модулирован-

ного гармоническим процессом. Для этого гармонический процесс был смещён в 

положительную область и перемножался с шумовой компонентой. Полученный 

широкополосный модулированный процесс последовательно фильтровался поло-

совым фильтром Чебышева. Посредством преобразования Гильберта выделялась 

огибающая. Рассчитывался автоспектр и оценивалась глубина АМ. Величина f/f0 

менялась от 0,05 до 1 с шагом 0,05. По полученным данным строились зависимо-

сти исследуемых параметров в функции ширины используемого фильтра. Моде-

лирование и обработка данных выполнены с использованием пакета WinПОС ex-

pert НПП «Мера».  
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Как известно [124], величины , m через спектральные моменты можно 

представить следующим образом 

  
 

 
 
         
 

 

         
 

 

 

   

                   (2.2)  
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где S(f) – спектральная плотность шума. 

Тогда, учитывая, что S(f)= const, соответствующие моменты спектра опре-
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Отсюда соотношения (2.2) и (2.3) примут вид 

  
 

 
 
    

    
  

    
    

  
 

   

                            (2.4) 

   
 

 
 
   

    
  

        
 

   

                            (2.5) 

Поделив (2.4) на (2.5) с учетом, что f1=f0  – 
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В соотношении (2.6) проведём замену переменной z на параметр c= 
 

 
  – 0,5. 

Тогда (2.6) примет вид 

   
 

 

   
    

    
 
 
  

  

    
 
 
  

 

     
 
   

 
    

    
 
 
   

  

    
 
                  (2.7) 

Графическая зависимость по соотношению (2.7) представлена на рисунке 

2.9. 
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Анализ соотношения (2.7) и рисунка 2.9 показывает, что после с = 3,85 из-

менение величины  носит практически линейный характер и не превышает 1%. 

Тогда зону с = (0  3,85) следует считать областью широкополосных процессов, а 

зону с > 3,85 – узкополосных. При с=3,85  – f/f0 =0,23.  

 

 
Рисунок 2.9 – Зависимость параметра  от с 

 

Следовательно, при прохождении стационарного нормального широкопо-

лосного шума с постоянной спектральной плотностью через фильтры с относи-

тельной шириной f/f0  23% (1/3 октавы) формируются узкополосные случайные 

процессы.  

Был выполнен анализ модулированного по амплитуде широкополосного 

стационарного нормального шума с постоянной спектральной плотностью гармо-

ническим процессом частотой 40 Гц. Исследовались изменения амплитуды моду-

лирующей гармоники (А), глубины АМ, асимметрии и эксцесса процесса, средне-

го (А), среднеквадратического значений (SА) огибающей и коэффициента вариа-

ции () при прохождении исходного процесса через фильтр с последовательно 

меняющейся шириной. Центральная частота фильтра f0=1000 Гц, относительная 

ширина фильтра менялась от 0,05 до 1 с шагом 0,05. Анализировались данные в 

широком диапазоне отношений среднеквадратического значения шума (SШ) и 

гармоники (SГ), SШ/ SГ=1, 10, 20, 100. На рисунках 2.10–2.15 представлен графиче-

ский вид полученных зависимостей при SШ/ SГ=10.  
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Рисунок 2.10 – Зависимость А гармоники от величины f/f0 
 

 

 
 

Рисунок 2.11 – Зависимость глубины АМ от величины f/f0 
 

 
 

 

Рисунок 2.12 – Зависимость асимметрии от величины f/f0 
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Рисунок 2.13 – Зависимость средней амплитуды огибающей от величины f/f0 

 
Рисунок. 2.14 – Зависимость среднеквадратического значения огибающей  

от величины f/f0 

 
 

Рисунок 2.15 – Зависимость коэффициента вариации огибающей от величины f/f0 
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– монотонно растёт амплитуда модулирующей гармоники, средняя ампли-

туда огибающей, среднеквадратическое значение огибающей; 

– дважды нарушается монотонный рост глубины АМ и асимметрии. Первый 

перегиб зависимостей происходит при значении f/f0 = 0,30, второй – при  

f/f0 = 0,700,80; 

– перегиб коэффициента вариации происходит при значении f/f0 = 0,70. 

При исследовании вибрационного состояния роторных машин желательно 

получать максимально возможное значение диагностических признаков дефектов. 

Учитывая это обстоятельство, полученные данные дают основание заключить, что 

для получения сопоставимых и однозначных результатов по глубине АМ широ-

кополосного модулированного вибрационного процесса его фильтрацию необхо-

димо проводить фильтром с шириной 30% относительно центральной частоты. 

2.2.2 Разработка способа оценки параметров ампли-

тудной модуляции при анализе широкополосной вибрации  

Известно несколько моделей амплитудно-модулированных колебаний ро-

торных машин. Их недостатками является необходимость выполнения условия 

  <<  и ограничение в области выделения модулирующих составляющих толь-

ко около компоненты с частотой   (   – частота модулирующей составляющей). 

Специалисты ассоциации ВАСТ, предложившие спектр огибающей, ис-

пользуют модель вида [59-61] 

x(t)=(t)(t), 

где (t) – случайный стационарный узкополосный процесс, (t)  – модулирующий 

периодический сигнал вида (t) = 1+               , здесь     – частота i-й 

модулирующей составляющей,  
 
  – её фаза. 

Для данной модели также необходимо выполнение условия   << . Ин-

формативный частотный диапазон для данной модели определяется шириной 

спектра огибающей выделенного узкополосного процесса. 

В работе [307] автор рассматривает колебания, которые различаются по фи-

зической природе факторов возбуждения и параметров колебательных систем. 
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При этом колебательный процесс обладает монотонным изменением параметров 

между экстремальными значениями. Этот признак является общим как для гар-

моник, так и для нелинейных и модулированных колебаний. Они различаются 

лишь расположением локальных экстремумов в координатной системе «отклоне-

ние – время». Такой вид вибрации определяется структурной моделью вида  

x(t) = u(t)+           , (2.8) 

где u(t) – нерегулярный циклический тренд среднего значения,       – в общем 

случае колебания нестационарные или нелинейные,      – импульсные отклоне-

ния.  

При этом амплитудно-модулированные колебания определяются моделью 

вида  

si(t)=аi(t) cos()t, (2.9) 

где аi(t) – закон амплитудной модуляции. 

Амплитудная модуляция визуально определяется по расположению локаль-

ных экстремумов колебаний и выражается в изменении размаха экстремальных 

точек. В простейшем случае структура колебаний вида (2.9) обнаруживается ана-

лизом огибающей, определяющей закон амплитудной модуляции.  

Для сложной структуры колебания вида (2.8) огибающая теряет физический 

смысл, но основным признаком импульсных отклонений неизменно остаётся от-

носительно большой размах экстремальных точек. Следовательно, все структур-

ные компоненты модели (2.8) определяются по параметрам расположения экс-

тремальных точек. При этом количественный анализ выполняется путём исследо-

вания дискретной последовательности абсциссы и ординат локальных экстрему-

мов (рисунок 2.16).  
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Рисунок 2.16 – Пример широкополосного амплитудно-модулированного  

колебания: 1 – экстремумы процесса 

 

В этом случае необязательно выполнение условия, когда частота несущего 

колебания много больше частоты модулирующего процесса. В связи с этим имен-

но модель вида (2.8) положена в основу разработанного метода выделения моду-

лирующих составляющих широкополосной вибрации. 

Как было отмечено в первом разделе, метод демодуляции на основе спектра 

огибающей обладает рядом недостатков. Для высокооборотных машин, какими 

являются ГТД, наиболее серьезным является ограниченность информативного 

частотного диапазона, связанная с необходимостью выделения узкополосного 

процесса. Предложим другой метод выделения модуляционных составляющих, не 

требующий узкополосной фильтрации широкополосной вибрации [6, 14, 18, 268, 

278].  

Представим широкополосный вибрационный процесс как сумму гармони-

ческих колебаний  

,)tcos(A)t(A
L

1j

jjj


   

где Аj, j,  j  – соответственно амплитуда, частота и начальная фаза j-й состав-

ляющей.  
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Будем считать, что модулирующее колебание тоже содержит ряд гармоник 

.)cos()(
1




 
n

k
kkk ФStS  

Тогда суммарное колебание определится в виде 

).tcos()Фtcos(M1A)t(a jj

L

1j
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1k

kkkсрj  







  
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Выделив максимумы такого процесса можно получить функцию, содержа-

щую информацию о модулирующих составляющих. При этом, в отличие от оги-

бающей узкополосного процесса, здесь отсутствует ограничение на частотный 

диапазон, в котором они представлены.  

Предлагаемый алгоритм обработки данных выглядит следующим образом. 

Исходный широкополосный процесс квантуется достаточно высокой частотой и 

производится поиск максимумов путем сравнения последовательных значений 

отсчетов. Методом «скользящего окна» (ширина окна 1, 3, 5, 7 и т.д. максимумов) 

выбираются новые значения максимумов (в каждом окне выбирается один макси-

мум с наибольшим значением).  

Проведем тестирование предложенного алгоритма с целью исследования 

его особенностей и сопоставления со спектром огибающей узкополосного про-

цесса. При выделении узкополосной составляющей для спектра огибающей реко-

мендуется использовать зону с достаточно интенсивным шумом. Тогда для тести-

рования предложенного алгоритма выберем широкополосный шум, модулиро-

ванный гармонической составляющей. Для получения такого процесса был ис-

пользован пакет обработки сигналов WinПОС Expert фирмы НПП «Мера». На ри-

сунке 2.17 приведены результаты обработки смоделированных процессов с ис-

пользованием программы расчета спектра максимумов (Приложение В). Гармо-

ническая составляющая постоянного уровня принимала несколько значений час-

тоты. Ширина спектра шумовой составляющей – 1028800 Гц.  
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Рисунок 2.17 – Зависимость интенсивности модулирующей гармоники 

от ширины окна при нескольких значениях fс:  

1 – 500 Гц; 2 – 1000 Гц; 3 – 3000 Гц; 4 – 5000 Гц; 5 – 10000 Гц 

 

Как видно из представленных данных, уровень выделенной гармоники су-

щественно зависит от ее частоты и величины ширины «окна». Для каждой часто-

ты имеется свое максимальное значение. Такой вид зависимостей объясняется 

двумя противоположными тенденциями:  

– с одной стороны, расширение «окна» приводит к увеличению измеренного 

уровня; 

– с другой  – это расширение можно рассматривать как использование 

фильтра нижних частот с уменьшающейся частотой среза.  

Наличие максимумов в представленных зависимостях позволяет выбрать 

оптимальное значение ширины «окна» в функции частоты (рисунок 2.18). Это да-

ет возможность выработать рекомендации по выбору оптимальной ширины «ок-

на» в зависимости от частотного диапазона, в котором представлены интересую-

щие составляющие: 

– в диапазоне до 1000 Гц ширина «окна»  – 15; 

– в диапазоне от 1000 Гц до 5000 Гц  – 5; 

– свыше 5000 Гц  – 3. 
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Рисунок 2.18 – Зависимость ширины окна от частоты модулирующей гармоники  

при максимальном значении ее интенсивности 
 

Было оценено влияние ширины исследуемого частотного диапазона на уро-

вень выделенной гармоники. Оценка производилась для следующих значений 

ширины диапазона: 0–1000 Гц; 0–3000 Гц; 0–5000 Гц; 0–10000 Гц; 0–28800 Гц 

(рисунок 2.19).  

 
Рисунок 2.19 – Зависимость интенсивности модулирующей гармоники  

от ширины анализируемого спектра 
 

Как видно из представленных данных, расширение частотного диапазона 

приводит практически к линейному увеличению интенсивности выделенной гар-

моники.  
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Для сопоставления результатов получения модулирующей гармоники с ис-

пользованием спектра максимумов и спектра огибающей узкополосного процесса 

последний выделялся 1/3 октавным фильтром с центральной частотой 20000 Гц 

(рисунок 2.20). 

 
Рисунок 2.20 – Интенсивность модулирующей гармоники,  

выделенная спектром максимумов (1) и спектром огибающей (2) 

Представленные данные показывают, что в диапазоне частот до 6000 Гц 

спектр максимумов существенно эффективнее спектра огибающей. Выше 6000 Гц 

спектр огибающей не позволяет идентифицировать модулирующую составляю-

щую. Следует отметить, что во всех рассмотренных случаях автоспектр не обес-

печивал выделение гармоники.  

При реализации метода необходимо обоснованно выбирать частоту кванто-

вания. Для самой высокочастотной составляющей рассмотрим «худший» случай 

(рисунок 2.21), когда максимум находится симметрично относительно двух со-

седних отсчетов. 

 

Рисунок 2.21 – Условия максимальной погрешности (А) оценки амплитуды 

0 

0,2 

0,4 

0,6 

0,8 

1 

1,2 

0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 

С
К

З
 м

о
д

у
л
и

р
у
ю

щ
ей

 г
ар

м
о
н

и
к
и

 

Частота модулирующей гармоники, Гц 

1 

2 

0 



73 

 

 

Несложно показать, что при этом относительная погрешность определения 

значения максимума определяется соотношением  

 =1-сos(/N), (2.10) 

где N – число отсчетов на период колебаний. 

Как видно из представленных данных, погрешность выделения максимума в 

10% обеспечивается при семи точках на период квантования. Современные сред-

ства измерения и обработки вибрационных процессов имеют частоты квантования 

в несколько сот килогерц (см., например, приборы НПП «Мера»). Большинство 

используемых в практике вибропреобразователей имеют частотный диапазон не 

более 15000 Гц. Следовательно, частота квантования в 105000 Гц обеспечивает 

требуемую погрешность оценки исследуемых параметров. 

Графический вид зависимости (2.10) представлен на рисунке 2.22. 

 
 

Рисунок 2.22 – График зависимости максимальной относительной погрешности   
от количества отсчетов на период N. 

 

На рисунке 2.23 представлен сравнительный анализ автоспектра и спектра 

максимумов (ширина окна 1) вибрации редуктора двигателя НК-12МПМ с изно-

сом боковых поверхностей зубьев пары «солнечная шестерня – сателлиты». 

N 


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Рисунок 2.23 – Автоспектр (а) и спектр максимумов (б) 
 

 

Из представленных данных видна большая информативность спектра мак-

симумов. На нём, например, чётко проявляется ряд гармоник с шагом 1/6 от зуб-

цовой (760 Гц), видна модуляция данной составляющей.  

Приведенный пример показывает, что разработанный алгоритм является 

полезным дополнением к известным методам обработки вибрации с целью выде-

ления диагностических признаков дефектов. В рассмотренных далее случаях ис-

пользуется ширина окна, равная 1. Применение большей ширины окна рекомен-

довано для сложных случаев идентификации модулирующих составляющих. 

Многолетняя практика использования спектра максимумов показала, что ширина 

окна, равная 1, во всех случаях обеспечила идентификацию модулирующих гар-

моник. По данному алгоритму отлажено программное обеспечение на языке C++ 

(см. Приложение В) и включено в пакет обработки данных Win ПОС ПАО ОДК 

«Кузнецов». 
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2.2.3. Каскадная демодуляция с использованием  

максимумов широкополосной вибрации роторных машин 

Как правило, появление и развитие дефектов сопровождается ростом степе-

ни нелинейности в конструкции. В этом случае более эффективным является кас-

кадная демодуляция [68, 1, 42]. Её суть заключается в повторной процедуре узко-

полосной фильтрации процесса выделения огибающей и расчета автоспектра. То-

гда ещё в большей степени происходит сужение исследуемого частотного диапа-

зона. Выделение максимумов широкополосного процесса и оценка соответст-

вующего спектра уже является первым шагом демодуляции. Следовательно, со-

вершенно очевидно, что использование максимумов широкополосной вибрации 

существенно расширяет частотный диапазон каскадной демодуляции [67, 283]. 

Это особенно актуально при проявлении одновременно нескольких неисправно-

стей и нелинейного взаимодействия элементов конструкции машин [113]. Напри-

мер, при регистрации вибрационного процесса до 28 кГц и выделении узкополос-

ного колебания на верхнем крае частотного диапазона уже при двойной демоду-

ляции невозможно получить спектр огибающей выше 500 Гц. Это является суще-

ственным ограничением метода. Практическое использование такого подхода ог-

раничивается низкооборотными машинами. Для преодоления указанной пробле-

мы приходится регистрировать колебания в ультразвуковом диапазоне частот, что 

представляет определенные технические трудности. Кроме того, на высоких час-

тотах происходит интенсивное затухание колебаний при их прохождении по кон-

струкции машины. Поэтому вибропреобразователь необходимо размещать мак-

симально близко к исследуемому узлу, что часто практически невыполнимо. 

Выполним сравнительный анализ двух вариантов каскадной демодуляции. 

Исследовались вибрационные процессы с двух вибропреобразователей, установ-

ленных на стыке картеров компрессора и редуктора. Ось их чувствительности 

ориентирована в горизонтальном и вертикальном направлениях. Режим работы 

двигателя максимальный. Анализировалась вибрация одного из 15 двигателей, 

пришедших в ремонт на завод-изготовитель (полные данные приведены в разде-
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ле 5). Был выбран двигатель с максимальным износом боковых поверхностей 

зубьев в паре «солнечная шестерня – сателлиты». Выделялся узкополосный про-

цесс с центральной частотой, равной частоте четвёртой зубцовой гармоники пары 

«солнечная шестерня – сателлиты» фильтром шириной в 30% (см. раздел 2.2). Да-

лее выделялась огибающая узкополосного процесса и строился соответствующий 

автоспектр. На верхнем краю частотного диапазона автоспектра определялся час-

тотный диапазон для повторного выделения узкополосного процесса и повторно-

го расчёта автоспектра. Выделение максимумов широкополосной вибрации есть 

первый шаг демодуляции. Далее аналогичным образом выделяется узкополосный 

процесс с получением огибающей и расчётом автоспектра. На рисунках 2.24-2.27 

представлены результаты каскадной демодуляции по вибропреобразователю с го-

ризонтальной ориентацией оси чувствительности (рисунки 2.24, 2.25) и верти-

кальной (рисунки 2.26, 2.27). Здесь m1, m2, m3, m4  – соответствующая глубина ам-

плитудной модуляции.  

 
 

 
 

Рисунок 2.24 – Результаты каскадной демодуляции с использованием  

мгновенных значений вибрационного процесса 
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Рисунок 2.25 – Результаты каскадной демодуляции с использованием  

максимумов вибрационного процесса 

 

 
 

Рисунок 2.26 – Результаты каскадной демодуляции с использованием  

мгновенных значений вибрационного процесса 
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Рисунок 2.27 – Результаты каскадной демодуляции  

с использованием максимумов вибрационных процессов 

 

Представленные результаты позволяют сделать ряд замечаний. 

Вибропреобразователь с горизонтальной ориентацией оси чувствительности 

(рисунок 2.24, данные по мгновенным значениям): 

– частотный диапазон полученных данных не превышает 330 Гц; 

– полученные результаты не позволили выявить модулирующие состав-

ляющие вибрации. 

Рисунок 2.25, данные получены с использованием максимумов вибрацион-

ного процесса: 

– частотный диапазон полученных данных составляет 2700 Гц; 

– идентифицируются следующие модулирующие компоненты: восьмая вин-

товая гармоника (1), первая роторная гармоника в абсолютном движении (2), ряд 

гармоник с шагом первой роторной, первая роторная гармоника в относительном 

движении (3).  

Вибропреобразователь с вертикальной ориентацией оси чувствительности 

(рисунок 2.26, данные по мгновенным значением): 

m4 

     f, Гц 
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– частотный диапазон полученных данных до 330 Гц; 

– идентифицируется модулирующая составляющая на частоте восьмой вин-

товой гармоники (1). 

Рисунок 2.27, данные по максимумам вибрационного процесса: 

– идентифицируются следующие модулирующие составляющие: третья 

винтовая гармоника (1), восьмая винтовая гармоника (2), шестнадцатая винтовая 

гармоника (3), вторая роторная гармоника (4), четвёртая роторная гармоника (5), 

шестая роторная гармоника (6), девятая роторная гармоника (7), двенадцатая ро-

торная гармоника (8).  

Выполненный анализ показывает, что каскадная демодуляция с использова-

нием максимумов широкополосной вибрации обеспечивает существенно больший 

частотный диапазон представления модулирующих составляющих вибрации по 

сравнению с анализом мгновенных значений. Следует отметить, что выполненные 

ранее исследования показали определённую трудность идентификации парамет-

ров роторной гармоники в приведенном движении (частота вращения солнечной 

шестерни) при развитии износа. Здесь она имеет глубину модуляции наравне с 

роторной гармоникой в абсолютном движении (см. рисунок 2.25). Это обстоя-

тельство свидетельствует о том, что помимо расширения частотного диапазона, 

рассмотренный способ обеспечивает более высокую чувствительность.  

2.2.4. Способ вибродиагностики технического состояния  

зубчатых зацеплений  

Одним из способов оценки качества сборки редукторов является биполяр-

ный анализ [1, 42], при котором осуществляется раздельный анализ положитель-

ной и отрицательной частей вибрационного процесса. Использование положи-

тельных и отрицательных максимумов широкополосной вибрации позволяет су-

щественно повысить чувствительность данного метода и расширить область его 

применения [284]. Технический результат достигается тем, что в методе диагно-

стики технического состояния редуктора, при котором преобразуют механические 

колебания в электрический сигнал, усиливают его и разделяют на положительную 

и отрицательную составляющие, производят их спектральный анализ и по резуль-

татам сравнения определяют его техническое состояние. В отличие от известного, 

в положительной и отрицательной частях сигнала выделяют его максимумы с по-

следующим спектральным анализом. Выделяют интенсивность интересующих 

спектральных составляющих, сравнивают их (разность, отношение) и полученный 
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результат сопоставляют с предельно установленным значением, при превышении 

которого делают заключение о наличии дефекта. 

Пример использования предлагаемого способа показан при оценке величи-

ны бокового зазора пары «солнечная шестерня – сателлиты» дифференциального 

редуктора двигателя НК-12МПМ. Исследовалось отношение положительной 

(АZ1
+
) и отрицательной (АZ1

-
) частей зубцовой гармоники для мгновенных вели-

чин и максимумов процесса. На рисунке 2.28 представлены соответствующие ре-

зультаты по 14 отремонтированным двигателям с осреднением данных по пяти 

значениям бокового зазора. 

Соответствующие уравнения аппроксимации имеют вид: 

– по мгновенным значениям у = 6,435x
2
  – 3,961x + 1,624;  

– по максимумам y = 33,11x
2
  – 20,21x + 4,076. 

 

Рисунок 2.28 – Зависимость отношения АZ1
+ 

/ АZ1
 – 

для мгновенных значений 

 процесса (  ) и его максимумов (  ) от величины бокового зазора 

 

Норма бокового зазора для рассматриваемого случая равна 0,43 мм. Под-

становка нормы в вышеприведенные уравнения даёт следующие результаты:  

– оценка по мгновенным значениям – 1,11; 

– по максимумам  – 1,51. 

Таким образом, предлагаемый способ в рассмотренном случае в 1,36 раза 

чувствительней прототипа. На данный способ получен патент на изобретение 

[227]. 
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Выводы и результаты второго раздела 

1. Выполнено обоснование критерия узкополосности при использовании 

спектра огибающей. Показано, что для обеспечения однозначных и сопоставимых 

данных по глубине АМ при получении её наибольшей величины необходимо ис-

пользовать ширину фильтра в 30% от его центральной частоты. 

2. Разработан способ оценки текущей частоты узкополосного процесса. По 

сравнению с преобразованием Гильберта его использование при одновременном 

наличии АМ и ЧМ дает более точные значения параметров ЧМ. 

3. Разработан комплекс способов получения диагностических признаков, 

обладающих существенной новизной, подтверждённой соответствующими патен-

тами на изобретения: 

– биполярный анализ с использованием максимумов положительной и от-

рицательной частей вибрационного процесса, что существенно повысило его чув-

ствительность и расширяет область применения; 

– способ диагностики дефектов зубчатых колёс редуктора газотурбинного 

двигателя по разнице дисперсий текущей частоты узкополосных процессов частот 

вращения входного и выходного валов, полученных со «штатных» тахометриче-

ских датчиков их вращения, входящих в состав двигателя; 

– способ измерения энергетической ширины спектральной составляющей 

вибрации машин, заключающийся в определении ширины на двух уровнях отно-

сительно максимального значения и расчёта их разности, что позволяет учиты-

вать изменение ширины и формы спектральной составляющей; 

– способ оценки износа по определению площади под кривой спектральной 

составляющей, что является интегральной характеристикой оценки изменения её 

параметров; 

– способ повышения чувствительности и точности вышепредставленных 

методов путём вычитания из данных диагностических измерений результатов, 

полученных перед началом эксплуатации машины.   
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3. НЕКОТОРЫЕ ОЦЕНКИ МЕТОДИЧЕСКИХ И ИНСТРУМЕНТАЛЬНЫХ 

ПОГРЕШНОСТЕЙ ПРИ АНАЛИЗЕ ИССЛЕДУЕМЫХ ПАРАМЕТРОВ 

Рассмотрены следующие виды погрешностей: 

– влияние вибрационного шума на эффективность метода интерполяции ко-

эффициентов Фурье как способа повышения точности ДПФ; 

– выбор требуемой ширины фильтра следящего анализа в функции задан-

ных величин погрешности и максимальной скорости изменения роторной гармо-

ники для оценки интенсивности исследуемой составляющей; 

– определение влияния изменения внешних условий на оценку вибрацион-

ного состояния ГТД при приёмистости; 

– оценка погрешностей параметров частоты «штатных» тахометрических 

датчиков частот вращения роторов исследуемых ГТД. 

3.1. Оценка влияния шума на эффективность метода интерполяции  

коэффициентов Фурье при повышении точности ДПФ 

В общем случае при использовании ДПФ оценка уровня и частоты дискрет-

ной спектральной составляющей осуществляются с погрешностями. Их величина 

определяется шириной реализуемого фильтра. Для повышения точности ДПФ ис-

пользуют весовые окна и метод интерполяции коэффициентов Фурье. При этом 

ДПФ рассматривают как параллельный анализатор с постоянной шириной фильт-

ров и анализируют отклики соседних фильтров [125, 147–149]. Оценим влияние 

наличия вибрационного шума на параметры точности метода [20, 293].  

Рассмотрим три соседних фильтра, в которых присутствуют отклики от 

анализируемой составляющей вибрационного процесса (рисунок 3.1). Здесь fс – её 

частота,   – интенсивность. Совместим начало координат с центральной частотой 

среднего фильтра. Выполним анализ на примере окна Хеннинга, для которого ис-

комое значение  определится из соотношения [312]: 

m

mm






sin

)1( 2

0 
 , (3.1) 

частота составляющей: 
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T

m
fc  ,  

где 

),1/()2(  m  (3.2) 

,/ 10     

10 ,   – соответственно отклики центрального и соседнего фильтров; Т – дли-

тельность реализации. 

 
Рисунок 3.1 – Передаточные функции трех соседних фильтров 

 

Приняв постоянной спектральную плотность вибрационного шума, 
ш

0  и 

ш

1  определяются в следующем виде: 

22

00 ш

ш    
22

11 ш

ш  
 или  2

00 1 aш

ш  ; 
2

11 1 aш

ш  , 

где 
шa  /00  , шa  /11  . 

Отсюда соотношение (3.2) можно переписать как: 
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Погрешность определения m равна погрешности определения частоты. То-

гда, 
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Используя соотношение (3.1) запишем выражения для 0  и 1  через час-

тотную характеристику соответствующего фильтра (НТ): 

)(0 cT fH  , (3.5) 

)
1

(1
T

fH cT  . (3.6) 

Здесь  

  










2
1

1)sin(
)(

fTfT

fT
fHT




. (3.7) 

Учитывая, что 1010 // aa , подставив (3.7) в (3.5) и (3.6) получим: 

z

z

a

a






1

2

1

0

1

0




, (3.8) 

где z = fс/fф. 

Начало координат совпадает с центральной частотой фильтра, параметр z  

меняется от 0 до 0,5. Выразив 0a  через 1a  и подставив (3.7) в (3.3), после преобра-

зований получим 

2

1

22

1

2

1

22

1

1

)
1

2
(1

1

1

)
1

2
(1

2

a

z
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a

zf



















 . (3.9) 

Графический вид зависимости (3.9) представлен на рисунке 3.2. 

Учитывая, что фfT/1  , очевидно, что f определяет погрешность опреде-

ления частоты составляющей в долях ширины фильтра. Без учёта алгоритма 

уточнения, максимальная погрешность составляет 15,5%. Тогда (см. рисунок 3.2) 

при а1=1 влияние шумовой составляющей на центральной частоте фильтра дает 

погрешность ~35% от ширины фильтра. При расчете без уточнения погрешность 

оценки частоты равна 0. 
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Рисунок 3.2 – Зависимость погрешности оценки частоты от параметра z  

при нескольких значениях 
1a  

 

Соотношения (3.1), (3.9) позволяют получить выражение для погрешности 

оценки  от влияния шумовой составляющей (3.10). Её графический вид пред-

ставлен на рисунке 3.3.  

Из данных следует, что при а1=1 и z=0,5 погрешность оценки интенсивно-

сти составляющей спектра значительно превышает погрешность без уточняющего 

алгоритма (~43%, вместо 15,5%). 
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Рисунок 3.3 – Зависимость относительной погрешности оценки   от параметра z  

при нескольких значениях а1 
 

В связи с полученными результатами, для принятия решения о целесооб-

разности применения алгоритма уточнения, необходимо оценивать степень за-

шумленности дискретной составляющей спектра. При наличии шума суммарное 

значение составляющей с шириной фильтра 1f  определим в виде  
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Поделив (3.13) на (3.14), после преобразований получим 

1

1

2

2

1

1

2

2

2

1

1



















































f

f

a . (3.15) 

Таким образом, в случае необходимости достаточно высокой точности 

оценки параметров дискретной составляющей спектра с использованием соотно-

шений (3.13, 3.14) предварительно необходимо по соотношению (3.15) оценить 

степень ее зашумленности. После этого принимать решение о целесообразности 

использования алгоритма уточнения. 

3.2. Выбор ширины фильтра следящего анализа при заданной величине  

погрешности оценки интенсивности гармоники 

Обработка вибрационных процессов на переходных режимах работы ГТД 

(приемистость, переход с режима на режим, сброс) осуществляется с использова-

нием следящего анализа. Большинство работ, посвященных исследованию этого 

метода, оценивают его погрешности с точки зрения влияния качества управляю-

щего сигнала [65, 84]. Одним из важных моментов является обоснование выбора 

ширины фильтра при следящем анализе при обеспечении заданной погрешности 

определения её интенсивности. 

В работах [311, 312] показано, что в случае линейного изменения частоты 

при заданном значении динамической погрешности ширина фильтра определяет-

ся соотношением 

0

1

max1

4
2

1
f

f

f
fФ







,    (3.16) 

где 2   – величина динамической погрешности,   1max  – максимальная скорость 

изменения частоты вращения ротора (f1), f0 – центральная частота фильтра.  

Анализ приёмистости ТВД серии НК-12 показывает, что   1max/f10,2. 
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Приняв 2=0,1, графический вид зависимости (3.16) для вышеизложенных 

условий представлен на рисунке 3.4. 

 
 

Рисунок 3.4 – Зависимость ширины фильтра от центральной частоты  

 

 

Для первой роторной гармоники исследуемых двигателей ширину фильтра 

при принятых условиях следует принять равной 3 Гц. Для зубцовой гармоники 

пары «солнечная шестерня – сателлиты» – 17,2 Гц. 

3.3. Анализ влияния внешних условий  

на оценку вибрационного состояния ГТД при приемистости 

Известно, что внешние условия, температура окружающей среды ( *

HT ) и ат-

мосферное давление ( *

HP ) оказывают влияние на ряд характеристик ГТД [117, 

263]. Для решения задач вибродиагностики представляет практический интерес 

анализ этого влияния на скорость изменения оборотов ротора двигателя при 

приемистости, так как в определенных условиях изменение этой скорости может 

привести к неправильной интерпретации результатов измерения параметров его 

вибрации. Выполним соответствующий анализ [272]. 

Для оценки влияния внешних условий на скорость перестройки оборотов 

ротора двигателя воспользуемся уравнением его неустановившегося движения в 

приведенных параметрах [263]: 
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где I – полярный момент инерции ротора относительно оси вращения, nпр – при-

веденные обороты, Nизб пр – приведенная избыточная мощность турбины.  

Левую часть выражения (3.17) назовем приведенной скоростью изменения 

вращения ротора турбокомпрессора ( прV ). Тогда, подставив в (3.17) выражение 

приведенных параметров через физические и сделав преобразования, получим 
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,   (3.18) 

где P0 – нормальное атмосферное давление.  

Первые два сомножителя в правой части выражения (3.18) есть скорость пе-

рестройки оборотов ротора турбокомпрессора (V ), тогда (3.18) перепишем: 

*

0

н

пр
P

P
VV   

или 

0

*

Р

P
VV н
пр  .     (3.19) 

Таким образом, скорость изменения оборотов ротора пропорциональна из-

менению давления. 

В работе [309] показано, что при изменении частоты по линейному закону 

погрешность ( ) определения максимального уровня колебаний для резонансной 

системы имеет вид: 

2 , 2

0

2

max / ff   , 

где 0/ ff p  – декремент резонатора; maxf  – максимальная скорость пере-

стройки частоты; pf  – ширина резонансной кривой; 0f  – резонансная частота. 

Учитывая, что добротность резонансной системы (D) определяется как  

D

f
f

f

f
D p

p

00 , 

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С учетом обозначения max11max1 / Vff  , получим 
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Изменение давления с *

1HP  до *

2HP  приведет к изменению максимальной 

скорости с 
max1V  до 1

max1V . Тогда выражение для динамической погрешности при-

мет вид: 
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В работе [160] приведены данные по изменению атмосферного давления в 

г. Куйбышеве. Используя максимальное (104,8 кПа) и минимальное (95,6 кПа) 

значения давлений за период с 1935 по 1976 годы, а также соотношение (3.20) 

можно оценить влияние изменения давления на величину 
2

1

прV


. Выполненный 

анализ показывает, что влияние этого фактора на оценку вибросостояния ГТД 

существенно для добротностей > 50 и частот < 500Гц. 

Представленные данные показывают влияние атмосферного давления на ре-

зультаты оценки вибрационного состояния ГТД при приемистости для опреде-

лённой области добротностей и частот. В связи с этим при регистрации вибрации 

на этом режиме для возможности сопоставления результатов анализа данных це-

лесообразно фиксировать величину атмосферного давления, а при обработке дан-

ных, оценивать добротность резонанса. 
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3.4. Оценка погрешностей тахометрических датчиков  

частот вращения роторов исследуемых ТВД 

Как будет показано в следующих разделах, в предлагаемой работе широко 

используются сигналы со «штатных» тахометрических датчиков частот вращения 

входного и выходного валов редуктора ГТД для разработки диагностических при-

знаков износа боковых поверхностей зубьев и величины бокового зазора в зубча-

тых зацеплениях. При этом используются параметры их частоты. Для обоснова-

ния возможности использования этих сигналов в решении задач диагностики тех-

нического состояния редукторов ТВД выполним оценку соответствующих по-

грешностей [8, 136]. 

Для измерения частоты вращения роторов ТК и ВЗВ на двигателях исполь-

зуются два тахометрических датчика ДТЭ-2. Назначение датчиков – выдача элек-

трических сигналов в виде трёхфазного тока с частотой, пропорциональной час-

тоте вращения валов двигателя. Датчик представляет собой трёхфазный магнито-

электрический генератор переменного тока и состоит из ротора – постоянного 

магнита и статорной обмотки. Учитывая, что частота тока и выходное напряже-

ние тахогенератора пропорциональны измеряемой частоте вращения, оценку уг-

ловой скорости можно выполнять как путём измерения частоты переменного тока 

(равной частоте вращения ротора датчика), так и путём измерения величины на-

пряжения. Наводимая электродвижущая сила определяется следующим образом  

e = КМ sin(·t), 

где К – коэффициент, зависящий от геометрических и обмоточных данных;  – 

круговая частота вращения постоянного магнита; М – магнитная индукция в зазо-

ре. 

По данным изготовителя, датчик практически не имеет методической по-

грешности. Инструментальные погрешности связаны с трением в опорах ротора, 

его дисбалансом и др. При измерениях, как правило, регистрируются межфазовые 

напряжения датчика. Уровень сигнала на фиксированной частоте находится в ин-

тервале 10,5–12,5 В. По данным завода-изготовителя, величина основной средне-

квадратической погрешности измерения частоты вращения ДТЭ-2 при нормаль-
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ных климатических условиях равна 1,5%. Ротор датчика приводится во вращение 

через редуктор. Тогда основной вклад в погрешность оценки частоты вносит по-

грешность кинематической цепи привода датчика. Расчёт этой погрешности вы-

полнен в соответствии с ГОСТ 21098 – 82 [96]. Оценка по методу максимума-

минимума даёт следующие результаты: 

– для датчика частоты вращения ротора ТК – 48,45 угловых минут; 

– для ВЗВ – 86,88 угловых минут. 

Если принять закон распределения погрешностей нормальным, соответст-

вующие среднеквадратические значения составят 16,45 и 28,96 угловых минут. 

Учитывая, что на один шаг солнечной шестерни приходится угол в 10 градусов 

(36 зубьев), можно оценить погрешность тахометрических датчиков относительно 

основного шага зацепления, которая равна: 

– для датчика частоты вращения ротора ТК – 2,7%; 

– для ВЗВ – 4,8%. 

Тогда суммарная погрешность составит: 

– для датчика частоты вращения ротора ТК – 3,1%; 

– для ВЗВ – 5,0%. 

Согласно действующей нормативной документации (см., например, [96]) 

погрешность виброизмерений не должна превышать 15%. Следовательно, можно 

заключить, что параметры частоты данных сигналов наравне с вибрационными 

можно использовать в оценке технического состояния ГТД. 

Выводы и результаты третьего раздела 

1. Выполненные исследования позволили определить область применения 

метода интерполяции коэффициентов Фурье как способа повышения точности 

ДПФ. Установлено, что целесообразность его использования следует определять 

после оценки степени зашумлённости исследуемого процесса.  

2. Показано, что выбор ширины фильтра при следящем анализе необходимо 

выполнять не только с учётом точности настройки фильтра, но и с учётом вели-
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чины допустимой динамической погрешности и максимальной относительной 

скорости перестройки роторной гармоники. 

3. Выявлено, что неучёт влияния внешних условий на скорость изменения 

частоты вращения ротора ГТД при приёмистости следует осуществлять при доб-

ротности резонансов больше 50 и частот меньше 500 Гц. 

4. Установлено, что погрешности по частоте «штатных» тахометрических 

датчиков частот вращения роторов двигателей НК-12 не превышают 5%, что даёт 

основание использовать параметры частоты их сигналов в диагностике техниче-

ского состояния редукторов этих двигателей и их модификаций. 
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4. РАЗРАБОТКА ДИАГНОСТИЧЕСКИХ МОДЕЛЕЙ  

ДЛЯ ИССЛЕДОВАНИЯ ТЕХНИЧЕСКОГО СОСТОЯНИЯ  

РЕДУКТОРОВ АВИАЦИОННЫХ ГТД  

В настоящем разделе представлены следующие результаты: 

– выполнен кинематический расчёт основных источников вибрации диффе-

ренциального редуктора исследуемых двигателей; 

– разработана имитационная модель колебаний пары «солнечная шестерня – 

сателлиты» планетарного редуктора при наличии дефектов в зубчатом зацеплении 

данной пары; 

– предложена математическая модель спектральной линии составляющей 

зубцовой гармоники пары «солнечная шестерня – сателлиты», учитывающая фак-

торы, влияющие на её ширину; 

– обоснованы модели спектральной ширины составляющей линии вибрации 

выходного вала редуктора и спектральной линии составляющей сигнала «штатно-

го» тахометрического датчика частоты его вращения; 

 – дано теоретическое обоснование диагностических признаков расцентров-

ки приводного вала с солнечной шестерней редуктора, что позволило установить, 

в каких случаях появляется вторая роторная гармоника и что приводит к появле-

нию ещё и третьей. 

4.1. Кинематический расчёт основных источников вибрации  

дифференциального редуктора ТВД НК-12МПМ 

Редуктор двигателя НК-12 и его модификаций – дифференциальный, двух-

ступенчатый с тремя двухвенечными сателлитами и передаточным отношением 

11,33. Ведомые валы противоположного вращения имеют одинаковые обороты. 

Вал переднего винта соединён с сателлитодержателем. Вал заднего винта связан с 

центральной наружной шестерней (эпицикл) через шлицевую муфту и соедини-

тельный диск. На рисунке 4.1 представлена соответствующая кинематическая 

схема.  
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Рисунок 4.1 – Кинематическая схема дифференциального редуктора  

двигателя НК-12 

 

Приводной вал передним шлицевым концом входит в центральную внут-

реннюю шестерню (солнечную), задним – в вал компрессора. Число зубьев шес-

терён: 

– солнечная шестерня, Z1=36; 

– шестерня блока сателлитов, Z2=48; 

– шестерня – вал, Z3=24; 

– эпицикл, Z4=93. 

Из формулы Виллиса передаточное отношение редуктора можно опреде-

лить из оборотов вращения валов: 

  
 Т  ПВ

 З   П 
, 

где nТ – обороты вращения турбины, nПВ – обороты вращения переднего винта, 

nЗВ – обороты вращения заднего винта. 

Тогда  т   пв       зв , 

где   
    

    
  – передаточное отношение приведенного механизма (при останов-

ленном водиле). Когда         

  
  

   
 

  

   
         

      

      
       . 

Номинальные обороты: 

  =8300 об/мин (fр =138,33 Гц); 
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 пв   зв  
 Т

 
 

    

      
     об/мин (fвг =12,20 Гц). 

Частоты вращения в приведенном движении: 

  
        =8300-732=7568 об/мин ( р

 
 =126,13 Гц), 

       т
   

  
     

  

  
 =5676 об/мин (f2

*
= f3

*
 =94,60 Гц), 

     
  

  
     

  

  
=1465 об/мин (f4

*
 =24,41 Гц). 

Тогда частоты пересопряжения зубьев составят: 

 – для солнечной шестерни и блока сателлитов 

   =
 т
   

  
 

       

  
        Гц, 

кратность относительно частоты вращения ротора турбокомпрессора  

    
      

 т
 

         

    
      ; 

– шестерни-вала и эпицикла  

   = 
    

  
 

       

  
 = 2270,75 Гц, 

кратность 

    
      

  
 

          

    
      . 

Учитывая, что рассматриваемое зубчатое зацепление является нелинейной 

параметрической колебательной системой, в ней следует ожидать возбуждение 

комбинационных составляющих, которые, чаще всего, выступают как модули-

рующие основных источников вибрации редуктора. Возможные варианты комби-

национных частот представлены в таблице 4.1.   

Таблица 4.1 – Комбинационные частоты вибрации редуктора 

источник  разность, Гц сумма, Гц источник разность, Гц сумма, Гц 

fр± fвг  126,13 150,53  
 
 ± fвг 113,93 138,33 

fр± f2  43,73 232,93  
 
 ± f2 31,60 220,73 

fр± f4  113,92 162,74  
 
 ± f4 101,72 150,54 

 

Следует отметить, что из анализа кинематики редуктора видно наличие об-

щего множителя три в парах «солнечная шестерня – сателлиты», «шестерня-вал – 

эпицикл», а число зубьев центральных колёс кратно числу сателлитов. Отмечен-
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ные факты указывают на неизбежную динамическую активность данного испол-

нения дифференциального редуктора [31]. 

Представляет практический интерес частота совпадения зубьев (ЧСЗ – час-

тота, с которой определённый зуб одного зубчатого колеса совпадает с опреде-

лённым зубом другого зубчатого колеса), которая определяется по соотношению 

[214]: 

    
      

     
  

(4.1) 

где НОМ – наибольший общий множитель в числе зубьев зубчатой пары, z1, z2 – 

соответственно число зубьев шестерни и колеса. 

Для пары «солнечная шестерня – сателлиты» при значении fZ1 = 4560 Гц 

ЧСЗ равно 31,6 Гц, для пары «шестерня-вал – сателлиты» ЧСЗ – 3,06 Гц. 

4.2. Имитационная математическая модель вибрационного состояния пары 

«солнечная шестерня – сателлиты» при развитии износа зубьев 

Как уже отмечалось ранее, наиболее сложным и трудоёмким является выбор 

диагностических признаков, обеспечивающих успешное решение диагностиче-

ской задачи. До настоящего времени выбор таких признаков ведётся на основе 

анализа вибрации машин в дефектном и бездефектном состояниях. Такой подход 

требует серьёзных временных и материальных затрат на разработку соответст-

вующих методик вибродиагностики. Применение различного рода математиче-

ских моделей позволяет на основе использования методов их анализа существен-

но сократить указанные затраты. В качестве диагностических моделей рассматри-

ваются: динамические, феноменологические, логические, функциональные, 

структурные, регрессионные и др. [75]. Выбор вида модели определяется особен-

ностями объекта исследования, решаемой задачей, частотной областью и другими 

факторами. 

Авиационные редукторы планетарного типа имеют сложную кинематику и 

взаимодействие отдельных элементов. Это приводит к генерации полигармониче-

ских рядов колебаний от нескольких источников. При этом, как правило, присут-
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ствуют параметрические и нелинейные колебания, приводящие к генерации суб-

гармонических и комбинационных компонент, вызвающих амплитудную и час-

тотную модуляции. Широкий частотный диапазон вибрации, генерируемый таки-

ми сложными механизмами, различие физических моделей и методов их матема-

тического описания дали основание для его разбиения на несколько частотных 

поддиапазонов [54, 55, 75]: 

– низких частот (0–300 Гц); 

– средних частот (300–2000 Гц); 

– высоких частот (2–20 кГц); 

– сверхвысоких частот (20–200 кГц).  

Это связано с тем, что в каждом частотном поддиапазоне свои возмущаю-

щие силы, своя физическая модель и соответствующая ей своя диагностическая 

модель [75]. Рассматриваемый в работе дефект, связанный с нарушением геомет-

рии кинематической пары, относится к высокому диапазону частот. Здесь колеба-

ния имеют вид упругих волн. В этом диапазоне частот сосредоточена наибольшая 

часть колебательной энергии [30, 54, 55, 75]. Диагностические модели в виде сис-

темы дифференциальных уравнений для этого поддиапазона не всегда позволяют 

количественно связать дефект механизма со свойствами генерируемого виброаку-

стического процесса [75]. В этом случае целесообразно построение качественных 

диагностических моделей, которые в сочетании с обучающим экспериментом по-

зволяет построить диагностическую модель механизма [75].  

В качестве прототипа использована имитационная модель узла механизма, 

предложенная в работе М.Д. Генкина и А.Г. Соколовой в виде: 

                                                                         

где μi – глубина амплитудной модуляции гармоник wz частотой   ;  

  = 2fд – круговая частота попадания дефекта в зоне контакта; z - основ-

ная частота возбуждения (зубцовая, лопаточная и т.д.), i – индекс частотной мо-

дуляции. 

Модель (4) учитывает только генерацию модуляционных составляющих. 
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В предлагаемой модели [61, 137] рассматривается вибрация, генерируемая 

взаимодействием солнечной шестерни и сателлитов. Неравномерный износ зубьев 

в этой паре приводит к росту бокового зазора, ударному вхождению зубьев в за-

цепление, увеличению погрешности основного шага, росту кинематической по-

грешности. Отмеченные явления вызывают: 

– рост интенсивности ряда составляющих с шагом fр; 

– увеличение интенсивности колебаний не только зубцовых гармоник, но и 

гармоник ряда, вызванных дефектом зубчатого зацепления, первая из которых 

имеет вид 

х1(t) = AД(t)sin(Дt+ i), 

где Д=2 р
 zс;  

– АД – амплитуда составляющей на частоте попадания дефекта в зону зацеп-

ления; 

– Д – частота следования дефекта; 

–  i – начальная фаза; 

– zс – число сателлитов; 

– проявление модуляционных явлений (АМ и ЧМ); 

– Ш – генерацию вибрационного шума. 

Учитывая, что отдельные составляющие представляют собой квазигармо-

нические колебания, следуя рекомендациям, предложенным в [79], результирую-

щий вибрационный процесс можно представить в виде:  

                         

 

                          

 

 

                       

 

              

 

   

                                                 

 

                                                   

где Аi – амплитуда i-й роторной гармоники; р  2 fр;  i,  k – начальные фазы;  

mq – глубина АМ составляющих узкополосного процесса частотой q ;   – круго-
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вая частота модулирующей составляющей; AХ – амплитуда характерного узкопо-

лосного процесса (зубцовой составляющей, резонансной частоты узла или корпу-

са редуктора, узкополосной шумовой компоненты и др.); х – средняя частота уз-

кополосного характерного процесса; j – индекс ЧМ; ш – шумовая составляю-

щая. 

Таким образом, модель вида (4.2) отражает генерацию при появлении де-

фекта на боковых поверхностях зубьев исследуемой пары трёх квазигармониче-

ских рядов, возбуждение модуляционных составляющих, вибрационного шума и 

учитывает кинематику и конструкцию редуктора.  

Ниже адекватность модели (4.2) вибрационному состоянию механизма оце-

нена на примере износа зубьев дифференциального редуктора, на основе мате-

риалов, которые будут представлены в пятом разделе.  

Данные по первому ряду модели. 

На рисунке 4.2 представлена соответствующая зависимость интенсивности 

(АК) рахмоники на частоте вращения солнечной шестерни (fр) при обработке спек-

тра от спектра (аналог кепстра). Уравнение линейной аппроксимации имеет 

вид  у= 17,33х – 0,158, коэффициент корреляции r = 0,75. Здесь и везде далее рас-

сматривалось четыре варианта износа: 

– текущий – максимальный износ зубьев солнечной шестерни относитель-

но эвольвенты после последнего ремонта (износ 1); 

– текущий полный – максимальный износ зубьев солнечной шестерни от-

носительно исходной эвольвенты (2); 

– текущий суммарный – сумма максимальных износов зубьев солнечной 

шестерни и сателлитов относительно эвольвент после последнего ремонта (3); 

– суммарный полный – сумма максимальных износов зубьев солнечной 

шестерни и сателлитов относительно исходной эвольвенты (4). 
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Рисунок 4.2 – Зависимость интенсивности рахмоники АК  

на частоте fр от величины износа 2 

 

При анализе зависимостей диагностических признаков от исследуемых па-

раметров используются экспериментальные данные с объёмом статистик n9. При 

их аппроксимации зависимостями значимость парного линейного коэффициента 

корреляции проверяется на основе t-критерия Стьюдента (см., например, [241]). 

Расчёт параметра t выполняется по соотношению t =  
  

    
      

 

 
 и сравнивается 

с соответствующим табличным значением. Если t>tкр, (tкр – критическое значение 

коэффициента, определяемого по соответствующей таблице при заданном значе-

нии уровня значимости Р и объёма статистики). В технических приложениях при-

нято использовать Р=0,05. Тогда при         (минимальны й объем исполь-

зуемой статистики) r=0,65. Отсюда tкр =2,18, следовательно, t>tкр. Таким образом, 

для всех используемых статистик, где парные линейные коэффициенты корреля-

ции r 0,65, соответствующие корреляционные зависимости следует считать зна-

чимыми. 

Данные по второму ряду модели. 

На рисунке 4.3 представлена интенсивность n-мерного вектора (А4) от зуб-

цовой гармоники fz1 по трём кратным составляющим. 

Интенсивность n-мерного вектора определялась по соотношению (1.2). 
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Рисунок 4.3 – Зависимость интенсивности А 4 от величины от износа 1 

 

Уравнение линейной аппроксимации имеет вид y = 1098x – 11,1 коэффици-

ент корреляции r=0,73. 

Данные по третьему ряду модели. 

На рисунке 4.4 представлены соответствующие данные для интенсивности  

n-мерного вектора (А5) от гармоники 3 р
  по 12 составляющим (по всему ряду с 

шагом 3 р
 , включая зубцовую гармонику fZ1).  

 
 

Рисунок 4.4 – Зависимость интенсивности А5 от величины износа 2, r0,75 

 

Уравнение линейной аппроксимации имеет вид y = 1445x – 9,268. 
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Модуляционные составляющие модели. 

На рисунке 4.5 представлены данные по глубине АМ (m1) на частоте 15,8 Гц 

(0,5 ЧСЗ), определённая в полосе 3 р
  15%. Уравнение линейной аппроксимации 

у = 2,516х+0,065.  

 
 

Рисунок 4.5 – Зависимость глубины m1 от величины износа 2, r = 0,73. 

 

Данная модуляционная составляющая может иметь два источника. В пер-

вом случае она определяется как половинная от частоты, определяемой как разно-

стная между частотой вращения солнечной шестерни в приведенном движении и 

частотой вращения сателлитов. Во втором – эта частота численно равна половине 

ЧСЗ для пары «солнечная шестерня – сателлиты». 

На рисунке 4.6 представлены соответствующие данные для индекса ЧМ (1) 

на частоте 3fр в полосе 3fизн  15%. Уравнение линейной аппроксимации имеет вид 

y = 2,445x + 0,067. Здесь fизн – субгармоника 7/12 от fZ1, вызывающая усталостные 

поломки элементов конструкции двигателя (соответствующее обоснование пред-

ставлено в разделе 5). 

Шумовая составляющая модели. 

На рисунке 4.7 представлены данные, показывающие изменение интенсив-

ности шумовой составляющей (Аш) при износе зубьев дифференциального редук-

тора. Как видно из представленных данных, интенсивность шума около зубцовой 

гармоники для двигателя с износом в 8 раз выше интенсивности для двигателя, 

прошедшего ремонт.  
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Рисунок 4.6 – Зависимость 1 от величины износа 3, r = 0,68 

 

 
 

Рисунок 4.7 – Фрагменты амплитудного автоспектра вибрации двигателя после 

ремонта (а) и двигателя с максимальным износом шестерён редуктора (б) 

 

Полученные данные показывают соответствие структуры модели (4.2) фак-

тическому вибрационному состоянию колебаний пары «солнечная шестерня – са-

теллиты» дифференциального редуктора при наличии дефектов на боковых по-

верхностях зубьев. 
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4.3. Математическая модель оценки ширины спектральной линии  

составляющей зубцовой гармоники 

При решении задач вибродиагностики дефектов наибольшее распростране-

ние получил спектральный анализ [333]. Характеристикой степени развития де-

фекта является интенсивность спектральной составляющей на её диагностической 

частоте. При расчёте автоспектра неизбежно встаёт вопрос о выборе ширины 

фильтра, обеспечивающего оценку полной интенсивности исследуемой состав-

ляющей. Это реализуется в случае согласованной фильтрации, то есть равенстве 

ширины анализирующего фильтра ширине составляющей спектральной линии. 

Поэтому необходимо в каждом случае знать её фактическую ширину [274]. По-

давляющее большинство источников вибрации роторных машин кинематически 

связаны с их роторами. В этом случае авторы, рассматривающие вопрос оценки 

ширины составляющей спектральной линии, определяют эту величину в функции 

частотной модуляции гармонической несущей от девиации частоты вращения ро-

тора на стационарном режиме работы машины. Для авиационных ГТД эта девиа-

ция определяется работой системы поддержания относительного постоянства час-

тоты вращения его ротора на стационарном режиме работы [6]. Однако для неко-

торых спектральных составляющих роторных машин, например, зубцовых, сепа-

раторной гармоники вибрации подшипников качения, учёт влияния только этого 

фактора на этот параметр оказывается недостаточным. Исследования и анализ ли-

тературных источников показывают, что зубцовая спектральная составляющая и 

роторная гармоника частоты вращения выходного вала редуктора, имеют более 

сложный механизм формирования ширины их спектральных линий. Она опреде-

ляется, помимо указанного фактора, величиной кинематической погрешности и её 

ростом в процессе эксплуатации машины. Её величина зависит от ряда факторов: 

технологических (погрешности изготовления и сборки зубчатого зацепления), 

эксплуатационных (частота вращения, температура, передаваемая нагрузка), кон-

структивных (податливость деталей приводов, модификация рабочей поверхности 

зубьев), износа боковых поверхностей зубьев в процессе эксплуатации [9, 28, 110, 

128, 157, 162, 163, 170, 179, 180,  190, 235,]. Рассмотрим влияние указанных фак-
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торов с целью разработки модели ширины спектральной линии зубцовой спек-

тральной составляющей [21]. 

Принято, что ширина спектральной линии зубцовой составляющей опреде-

ляется только частотной модуляцией гармонической несущей узкополосными 

случайными процессами от рассматриваемых влияющих факторов. На основе 

оценки известных соотношений, связывающих ширину спектральной линии со-

ставляющей с характеристиками частотно-модулирующего процесса, обоснован 

выбор зависимости, дающей наиболее близкие значения соответствующим экспе-

риментальным данным. На примере зубцовой гармоники вибрации редуктора 

двигателя НК-12МПМ выполнен анализ её структуры. Исследовалась зубцовая 

гармоника отремонтированных двигателей и двигателей с разной степенью износа 

боковых поверхностей зубьев редуктора. Учитывая, что максимальный износ в 

данном редукторе происходит в паре «солнечная шестерня – сателлиты», анали-

зировалась зубцовая составляющая этой пары [258, 257]. На базе анализа стати-

стических данных фактической ширины спектральной линии зубцовой состав-

ляющей отремонтированных редукторов, расчёта доли ширины, вызванной час-

тотной модуляцией от работы системы регулирования частоты вращения ротора 

турбокомпрессора на стационарных режимах, выявлена её структура и дана оцен-

ка долей от влияющих факторов. Считаем, что ширина спектральной линии ро-

торной составляющей определяется только девиацией частоты вращения ротора 

турбокомпрессора от работы системы регулирования на стационарном режиме, и 

она неизменна на исследуемых режимах. Оценка доли ширины спектральной ли-

нии составляющей от этого фактора выполнена на основе измерения ширины 

спектральной линии роторной гармоники на рассматриваемом уровне с учётом 

кратности зубцовой гармоники относительно роторной. Для уменьшения влияния 

на полученные результаты общего вибрационного фона анализ данных выполнен 

в режиме спектральной плотности мощности. При этом ширина фильтра выбира-

лась минимальной при обеспечении относительно гладкой огибающей исследуе-

мой спектральной составляющей. Влияние ремонта зубчатого зацепления на ши-

рину спектральной составляющей не учитывалось. Анализировалась вибрация с 
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вибропреобразователя, сориентированного в вертикальном направлении на стыке 

картеров компрессора и редуктора. 

Рассмотрим некоторые известные соотношения, определяющие ширину со-

ставляющей спектра в случае учёта частотной модуляции. Проблема связи спек-

тров модулирующего процесса и частотно-модулированного колебания исследо-

валась применительно к радиотехническим задачам. При этом, как отмечено в 

[129], авторы исследовали два практических случая: с нулевой средней частотой 

модулирующего случайного процесса (см., например, [194, 303]) и отличной от 

нуля [203, 250]. В работе рассматривается второй случай.  

Авторы работы [203] для модулирующей функции в виде стационарного 

случайного колебания с равномерно распределённой фазой в интервале 0  2 и 

коэффициентом корреляции F при   
   

    (    – среднее значение частоты 

модулирующей функции) показали, что ширина спектральной линии составляю-

щей (П) модулированного колебания на уровне 1/е относительно максимального 

значения определяется в виде 

П1/е =2    
 , (4.3)  

где  
   – дисперсия девиации частоты модулирующего колебания. 

В [250] исследуемая ширина при частотной модуляции узкополосным слу-

чайным процессом с максимальной частотой  а на уровне 0,5 от максимального 

значения при модулирующей функции вида 

Gа()=  

 

  
           

               

                  (4.4) 

предложено определять как 

П0.5 =  


 

  
             



  
   

        
 

     


  
   

       (4.5) 

Авторы работы отмечают, что хотя этот результат получен для модули-

рующей функции (4.4), он справедлив и для других видов Ga().  
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Выбор зависимости в (4.5) определяется величиной отношения среднеквад-

ратического значения модулирующей частоты к её максимальной величине. Со-

ответствующая оценка по 18 отремонтированным двигателям с использованием 

параметров первой роторной гармоники показывает, что в (4.5) нужно использо-

вать первое соотношение. По этим же данным выявлено, что наиболее близкие 

значения по ширине спектральной составляющей даёт соотношение (4.3).  

Получен ряд средних величин, позволяющих оценить ширину зубцовой 

спектральной составляющей на уровне 1/e от максимального значения и соответ-

ствующие доли от влияющих факторов. Приняв влияние частотной модуляции от 

погрешностей изготовления и сборки, а также конструктивных факторов, неиз-

менным, оценку влияния режимных факторов можно определить на основе ис-

пользования разности ширины спектральной линии составляющей при работе 

двигателя на режимах работы малый газ и максимальный. Однако для рассматри-

ваемого двигателя используются разные законы регулирования оборотов враще-

ния ротора на малом газу и остальных стационарных режимах. Поэтому вместо 

режима малый газ использовался режим 0,4 номинала с некоторым уменьшением 

полученной доли ширины спектральной составляющей от данного фактора. Соот-

ветствующие экспериментальные данные, осреднённые по 18 отремонтирован-

ным двигателям, представлены в таблице 4.1. 

Таблица 4.1 – Средние значения исследуемых параметров отремонтированных  

двигателей 

П1, Гц П2, Гц П3, Гц ПЧМ, Гц П2-ПЧМ, Гц ПР, Гц ПП, Гц 

5,68 8,38 0,12 3,94 4,44 2,70 1,74 

Здесь:  

– П1  – ширина спектральной линии зубцовой составляющей на режиме  

работы двигателя 0,4 номинала; 

– П2  – ширина спектральной линии зубцовой составляющей на максималь-

ном режиме работы двигателя; 

– П3  – ширина спектральной линии роторной составляющей на максималь-

ном режиме работы двигателя; 
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– ПЧМ – доля ширины спектральной линии зубцовой составляющей от час-

тотной модуляции на максимальном режиме работы, вызванная работой системы 

регулирования; 

– ПР  – доля ширины спектральной линии зубцовой составляющей от влия-

ния режимных факторов; 

– ПП  – доля ширины спектральной линии зубцовой составляющей от по-

грешностей изготовления и сборки.  

Из-за сложности оценки влияния конструктивных факторов (ПК) на ширину 

спектральной линии зубцовой составляющей будем считать, что её доля 

включена в ПП. 

Доля ширины спектральной линии от частотной модуляции определялась 

как произведение П3 на кратность зубцовой составляющей (32,82) [257] и равна 

3,94 Гц. ПР = П2 – П1  (2,70 Гц), ПП = П2  – ПЧМ  – ПР (1,74 Гц). В процентном вы-

ражении эти доли составят: ПЧМ=47,0%, ПР=32,2%, ПП=20,8%. Следовательно, до-

ля ширины спектральной линии зубцовой составляющей отремонтированного 

зубчатого зацепления от работы системы поддержания относительного постоян-

ства частоты вращения ротора двигателя составляет около половины полной ши-

рины. Полученные оценки долей ширины зубцовой спектральной составляющей 

являются приближёнными и получены для выявления влияния на её структуру 

исследуемых факторов. 

Согласно ГОСТ 1643-81 [92], кинематическая погрешность определяется 

как разность между фактическим и расчётным углами поворота ведомого зубча-

того колеса. В параметрах частот вращения зубчатых колёс суммарную кинема-

тическую погрешность от действующих факторов можно определить в виде 

      
  
  
  

где 1, 2 – соответственно текущие значения частот вращения шестерни и коле-

са; z1, z2 – числа их зубьев.  

Текущее значение частоты вращения колеса определится в виде 

    
  
  
   
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Параметр  определяется действием всех влияющих факторов, и он опре-

деляет девиацию частоты вращения ведомого звена и, в конечном счёте, ширину 

спектральной линии зубцовой составляющей. Тогда модель ширины зубцовой 

спектральной составляющей отремонтированного и вновь изготовленного зубча-

того зацепления (ПЗ1) можно определить как 

 ПЗ1 = 2                 (4.6)  

где: 

– DЧМ – дисперсия девиации частоты вращения колеса на стационарном ре-

жиме работы двигателя, вызванная работой системы регулирования частоты вра-

щения ротора двигателя; 

– DР – дисперсия девиации частоты вращения колеса от влияния режимных 

факторов; 

– DП – дисперсия девиации частоты вращения колеса от погрешностей изго-

товления и сборки; 

– DК – дисперсия девиации частоты вращения колеса от влияния конструк-

тивных факторов. 

Рассмотрим зависимость ширины спектральной линии зубцовой состав-

ляющей (ПЗ2) от величины износа боковых поверхностей зубьев. Соответствую-

щие экспериментальные данные представлены в таблице 4.2. 

Таблица 4.2 – Зависимость параметра ПЗ2 от суммарного полного износа 

Износ, мм 0,018 0,024 0,027 0,030 0,032 0,032 0,034 0,036 0,036 0,036 

ПЗ2, Гц 7,0 7,9 8,0 7,0 9,0 10,5 10,0 10,8 11,5 15,8 

Соответствующая графическая зависимость приведена на рисунке 4.8. 

Уравнение аппроксимации имеет вид: 

y = 23972x
2
  – 1010x + 17,70. 
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Рисунок 4.8 – Зависимость ширины спектральной линии зубцовой составляющей 

 от величины суммарного полного износа, r = 0,77 

 

Анализ полученных данных показывает: 

– до величины суммарного полного износа 0,030 мм наблюдается незначи-

тельный рост ширины спектральной линии зубцовой составляющей, близкий к 

линейному, и с этой величины износа отмечается превышение этого параметра 

над средним значением для отремонтированных редукторов; 

– в интервале значений величины износа 0,030–0,036 мм виден более интен-

сивный рост ширины, близкий к экспоненциальному; 

– для максимального значения полученной ширины спектральной линии 

зубцовой составляющей (15,8 Гц) установлено, что доля её ширины от исследуе-

мых выше факторов составляет 53%, от износа боковых поверхностей зубьев – 

47%. 

Тогда модель ширины спектральной линии зубцовой составляющей (ПЗ2) на 

уровне 1/e от максимального значения при наличии износа боковых поверхностей 

зубьев можно определить в виде 

ПЗ2 =                       ,  (4.7) 

где       – дисперсия девиации частоты зубцовой гармоники от износа боковых 

поверхностей зубьев. 

Таким образом, соотношения (4.6) и (4.7) определяют вид моделей ширины 
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спектральной линии зубцовой составляющей на уровне 1/e относительно макси-

мального значения для отремонтированных и изготовленных зубчатых зацепле-

ний, а также зубчатых зацеплений при наличии износа. Для рассмотренного слу-

чая основным определяющим фактором, влияющим на ширину спектральной ли-

нии зубцовой составляющей, является её частотная модуляция, вызванная: 

– работой системы регулирования относительного постоянства частоты 

вращения ротора двигателя на стационарном режиме его работы; 

– эксплуатационными характеристиками работы зубчатого зацепления (час-

тота вращения, передаваемая нагрузка, температура); 

– износом боковых поверхностей зубьев. 

Использование полученных результатов позволяет более точно оценивать 

интенсивность зубцовых спектральных составляющих и, как показывают наши 

исследования, в ряде случаев, выявить износ по оценке только интенсивности 

первой зубцовой гармоники вместо интенсивности n-мерного вектора от ряда 

кратных зубцовых гармоник [285]. Выявление структуры ширины спектральной 

линии зубцовой составляющей открывает возможности разработки новых диагно-

стических признаков износа боковых поверхностей зубьев. 

 

4.4. Математическая модель оценки ширины спектральной линии  

составляющей сигнала «штатного» тахометрического датчика частоты  

вращения выходного вала редуктора 

Исследуемые в предыдущем разделе факторы, влияющие на зубцовую спек-

тральную составляющую, аналогичным образом будут определять модель шири-

ны спектральной линии составляющей частоты вращения выходного вала редук-

тора. Тогда модель ширины спектральной линии составляющей для сигнала 

«штатного» ДЧВ выходного вала редуктора (ВЗВ) – (ПВЗВ) [294] для вновь изго-

товленных и отремонтированных двигателей примет вид 

ПВЗВ1  = 2   (DЧМ1+    + DП1 + DК1 + DПР1),      (4.8) 

где:   

– DЧМ1 – дисперсия девиации частоты вращения ротора ДЧВ ВЗВ от работы 
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системы регулирования относительного постоянства частоты вращения ротора ТК 

на стационарном режиме работы ГТД; 

– DР1 – дисперсия девиации частоты вращения ротора ДЧВ ВЗВ от влияния 

режимных факторов; 

– DП1 – дисперсия девиации частоты вращения ротора ДЧВ ВЗВ от влияния 

погрешностей изготовления и сборки зубчатого зацепления; 

– DК1 – дисперсия девиации частоты вращения ротора ДЧВ ВЗВ от конст-

руктивных факторов; 

– DПР1 – дисперсия девиации частоты вращения ротора ДЧВ ВЗВ от по-

грешностей привода ДЧВ от ротора ТК.  

При наличии износа (пренебрегая износом зубьев пары «шестерня-вал – 

эпицикл») ширина спектральной составляющей сигнала ДЧВ ВЗВ (ПВЗВ2) примет 

вид 

ПВЗВ2       (DЧМ2+    + DП2 + DК2 + DПР2+ DИЗН2 ),           (4.9) 

где DИЗН2 – дисперсия девиации частоты вращения ротора ДЧВ ВЗВ от износа бо-

ковых поверхностей зубьев. 

Выполненная оценка ширины спектральной линии составляющей сигнала 

ДЧВ ВЗВ на уровне 1/е от максимального значения на максимальном режиме ра-

боты отремонтированных двигателей (среднее значение по 18 изделиям) и двига-

теля с максимальным износом боковых поверхностей зубьев пары «солнечная 

шестерня – сателлиты» дала соответственно следующие значения 0,057 и 0,077 

Гц. Следовательно, увеличение исследуемой ширины спектральной линии соста-

вило 26%.  

Как показано в разделе 3.4, погрешность по частоте привода ротора тахо-

метрического датчика от ротора турбокомпрессора составляет 5%. Тогда полу-

ченные результаты дают основание использовать сигнал с тахометрического дат-

чика частоты вращения выходного вала редуктора в диагностике износа боковых 

поверхностей его зубьев. 
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4.5. Математическая модель оценки ширины спектральной линии  

составляющей вибрации роторной гармоники выходного вала редуктора 

Аналогичным образом, используя полученные в разделе 4.3 данные, шири-

ну спектральной линии составляющей роторной вибрации выходного вала редук-

тора без износа (ПР1) можно определить в виде  

ПР1=2    (DЧМ2+ DР2 + DП2 + DК2),                        (4.10) 

где: 

– DЧМ2 – дисперсия девиации частоты вращения ВЗВ от работы системы ре-

гулирования относительного постоянства частоты вращения ротора ТК на ста-

ционарном режиме работы ГТД; 

– DР2 – дисперсия девиации частоты вращения ВЗВ от влияния режимных 

факторов; 

– DП2 – дисперсия девиации частоты вращения ВЗВ от погрешностей изго-

товления и сборки; 

– DК2– дисперсия девиации частоты вращения ВЗВ от конструктивных фак-

торов. 

При наличии износа ширина спектральной линии роторной составляющей 

вибрации выходного вала редуктора (ПР2) определится как 

ПР2= 2   (DЧМ2 + DР2 + DП2 + DК2+ DИЗН2),      (4.11) 

– DИЗН2 – дисперсия девиации частоты вращения ВЗВ от износа боковых по-

верхностей зубьев зубчатых колёс. 

 

4.6. Обоснование диагностических признаков расцентровки  

приводного вала редуктора с солнечной шестерней 

В работе [181] показано, что соединение приводного вала редуктора с сол-

нечной шестерней двигателя НК-12 является источником динамического возбуж-

дения всего двигателя. Наличие расцентровки в этом шлицевом соединении вме-

сте с зубчатыми зацеплениями редуктора возбуждают связанные изгибно-

крутильные колебания. Кроме того, износ боковых поверхностей зубьев пары 
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«солнечная шестерня – сателлиты» неизбежно приведёт к расцентровке солнеч-

ной шестерни и сателлитодержателя.  

Широко известны и используются в практике диагностические признаки 

расцентровки валов роторных машин в виде появления второй и иногда третьей 

гармоник частоты их вращения [249]. Анализ литературных источников не позво-

лил выявить наличия соответствующего теоретического их обоснования. Кроме 

того, непонятно, в каких случаях расцентровок генерируется только вторая ро-

торная гармоника и что вызывает появление ещё и третьей. Знание отмеченных 

моментов позволит точнее определять техническое состояние узла с расцентров-

кой. Выполненные исследования дают ответы на эти вопросы [62, 63, 139, 209, 

248, 269, 271, 273, 276, 282, 295, 275].  

В общем случае при наличии зазора возможные варианты расцентровки 

представлены на рисунке 4.9 [153]. Даже при равномерном вращении приводного 

вала, солнечная шестерня будет вращаться неравномерно.  

 
 

Рисунок 4.9 – Случаи расцентровки шлицевого соединения приводного вала  

и центральной внутренней шестерни: а – радиальное, б – угловое,  

в – радиальное и угловое, г – случай скрещивания их осей 

 

При этом угол поворота шестерни  будет связан с углом поворота привод-

ного вала  соотношением [153] 

     
           

          
  

                       

(4.12) 

где R  – радиус приложения крутящего момента.  

В случае только углового смещения (рисунок 4.9, б) соотношение (4.12) 

примет вид 

 tg  =tg· cos. 
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Тогда  

 = arctg (tg·cos). (4.13) 

Определим угловую скорость вращения солнечной шестерни 2 дифферен-

цированием соотношения (4.13) по времени. После несложных преобразований  

получим 

  
   

               
               (4.14) 

где 1  – угловая скорость вращения приводного вала. 

Учитывая, что солнечная шестерня вращается неравномерно, определим её 

угловое ускорение (W2). Продифференцировав соотношение (4.14) и сделав пре-

образования, получим 

   
                   

                               
 
   

       

(4.15) 

Присутствие составляющих с двойным углом  в соотношении (4.15) сви-

детельствует о наличии, в том числе, колебаний со второй гармоникой частоты 

вращения приводного вала. 

Для радиальных смещений  = 0 (рисунок 4.9, а) соотношение (4.12) примет 

вид:  

     
           

         
  

Тогда  

        
           

         
   

Угловая скорость вращения солнечной шестерни  

  
                       

                          
   

Выражение для W2 получается громоздким, но и в нём присутствует состав-

ляющая sin2, что указывает на наличие второй гармоники частоты вращения 

приводного вала.  

Аналогичный результат получен для случая (рисунок 4.9, в). 
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Для общего случая  (рисунок 4.9, г)  

        
                

         
   

Отсюда  

  
                                  

                                    
   

Выражение для углового ускорения получается весьма громоздким. Однако 

в нем также имеется составляющая с углом 2. Кроме того, присутствует комби-

нация вида  

                                     (4.16) 

Выражение (4.16) можно записать в следующем виде 

              
       

 
  
         

    
                                  (4.17) 

При  

     

    
   

(4.17) примет вид 

        

 
                   

Соотношение в скобках – sin3 [71]. Следовательно, при наличии скрещи-

вания осей при определённом соотношении углов возможно появление третьей 

гармоники. 

Отсюда понятно, почему при анализе случаев расцентровок не всегда на-

блюдается, помимо второй, наличие третьей гармоники. Её появление вызвано 

появлением ещё и скрещивания осей соединяемых деталей при определённом со-

отношении углов   и . 

Выводы и результаты четвертого раздела 

1. Выполнен кинематический расчёт исследуемого редуктора, позволивший 

выявить основные составляющие его вибрации, включая зубцовые и комбинаци-

онные гармоники. Рассчитаны частоты совпадения зубцовых гармоник для пары 

«солнечная шестерня – сателлиты» и «эпицикл – сателлиты». 
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2. Разработана имитационная модель вибрации, генерируемой вибрации па-

рой «солнечная шестерня – сателлиты», при наличии дефектов на боковых по-

верхностях зубьев, учитывающая основные составляющие вибрации при износе 

зубьев пары. Модель содержит три ряда кратных гармоник: от частоты вращения 

солнечной шестерни, от гармоники, равной произведению числа сателлитов на 

частоту её вращения в приведенном движении, от зубцовой гармоники, состав-

ляющие амплитудной и частотной модуляций и вибрационного шума. Наличие 

всех составляющих модели подтверждены соответствующими эксперименталь-

ными данными. 

3. Впервые предложены модели ширины спектральной линии зубцовой 

гармоники для вновь изготовленных и отремонтированных двигателей и двигате-

лей с износом боковых поверхностей зубьев на основе учёта частотной модуля-

ции гармонической несущей. Модели учитывают влияние основных факторов: 

технологических, эксплуатационных, конструктивных, работы системы регулиро-

вания двигателя и износа боковых поверхностей зубьев на ширину спектральной 

линии зубцовой составляющей. На примере исследуемого редуктора дана оценка 

их долей в общей ширине. 

4. Впервые разработаны модели ширины спектральной линии составляю-

щей сигнала «штатного» тахометрического датчика частоты вращения выходного 

вала редуктора и спектральной составляющей его вибрации, что даёт основание 

использовать сигнал «штатного» тахометрического датчика в диагностике его 

технического состояния. 

5. Дано теоретическое обоснование диагностических признаков расцен-

тровки приводного вала и солнечной шестерни. Показано, что появление второй 

гармоники определяется углом пересечения осей в плоскости расцентровки, на-

личие третьей гармоники возможно при возникновении ещё и скрещивания осей 

соеденяемых деталей при определённом соотношении углов.  
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5. ОЦЕНКА ПОТЕНЦИАЛЬНОЙ ОПАСНОСТИ ОСНОВНЫХ  

СОСТАВЛЯЮЩИХ ВИБРАЦИИ ПЛАНЕТАРНОГО РЕДУКТОРА ТВД 

В разделе представлены: 

– экспериментальная база исследований; 

– анализ интенсивностей гармоник ряда с шагом 3fР
*
; 

– идентификация источника резонансных колебаний элементов конструк-

ции компрессора двигателя; 

– оценка возможности возбуждения резонансных колебаний центральных 

колёс редуктора; 

– оценка возможности возбуждения резонансных колебаний рабочих лопа-

ток компрессора двигателя. 

5.1. Экспериментальная база разработки комплексной оценки 

 технического состояния планетарных редукторов  

Измерения, обработка и анализ вибраций, интерпретация данных выполня-

лись в соответствии с действующей нормативной документацией [92-108], с ис-

пользованием разработанных методов и известных подходов. На первом этапе ра-

бот вибропреобразователи фирмы «Брюль и Кьер» типа 4333, устанавливались: 

– на передней опоре двигателя в месте стыка картеров ТК и редуктора с по-

мощью специального кронштейна, в трёх взаимно перпендикулярных направле-

ниях (вертикальном – ПОв, горизонтальном – ПОг, осевом – ПОос); 

– на специальном кронштейне картера вала заднего винта (КВЗВ), установ-

ленном вместо крышки и резинового кольца, в трёх взаимно перпендикулярных 

направлениях (вертикальном – КРв, горизонтальном – КРг, осевом – КРос). Реги-

страция вибрации осуществлялась с использованием ИВК MIC-400D на режимах: 

запуск, МГ, 0,4Ne, 0,7Ne, 0,85Ne, Ne, Мах, флюгирование с Ne, приёмистость и 

выбег. Дополнительно регистрировались обороты вращения ВЗВ (выходной вал 

редуктора) и ТК (входной вал редуктора) со «штатных» ДЧВ ДТЭ-2. Частота 

квантования вибрационных процессов  – 57600 Гц, сигналов с датчиков частот 

вращения роторов ГТД – 9600 Гц. 



120 

 

 

После предварительного анализа сигналов вибрации с шести вибропреобра-

зователей, для дальнейшего анализа были выбраны ПОв, ПОг, КРв, КРг. В каче-

стве экспериментальной базы использовались вибрация и сигналы «штатных» та-

хометрических датчиков частот вращения валов ТК и ВЗВ. Всего исследовано 33 

двигателя: 18 отремонтированных двигателей и 15 двигателей с разной степенью 

износа боковых поверхностей зубьев пары «солнечная шестерня – сателлиты» 

дифференциального редуктора, пришедших в ремонт на завод-изготовитель. В 

таблице 5.1 представлены соответствующие данные для двигателей с износом. 

Таблица 5.1 – Величины износов для двигателей, пришедших в ремонт 

№ 

двигателя 

износ, мм № 

двигателя 

износ, мм 

1 2 3 4 1 2 3 4 

1 0,02 0,024 0,034 0,036 9 0,014 0,014 0,034 0,034 

2 0,004 0,016 0,007 0,024 10 0,007 0,018 0,0169 0,027 

3 0,006 0,010 0,015 0,018 11 0,018 0,018 0,024 0,024 

4 0,004 0,014 0,0065 0,03 12 0,015 0,015 0,032 0,032 

5 0,014 0,014 0,019 0,026 13 0,015 0,015 0,0255 0,0256 

6 0,017 0,017 0,032 0,027 14 0,02 0,020 0,034 0,036 

7 0,01 0,010 0,0197 0,026 15 0,02 0,020 0,024 0,036 

8 0,008 0,016 0,013 0,021      

 

Обработка результатов измерений производилась с использованием пакета 

WINПОС expert НПП «Мера», предложенных новых алгоритмов анализа данных, 

представленных в работах [243-293], для некоторых из которых разработано соот-

ветствующее программное обеспечение (см. Приложения А–Г). А также извест-

ных методов: автоспектров, спектров частотной и амплитудной огибающих, кас-

кадной демодуляции, спектра от спектра (аналог кепстра), функций когерентно-

сти и взаимного спектра. Для выявления максимальных уровней вибрации по 

гармоникам анализировались переходные режимы работы двигателя с использо-

ванием следящего анализа. Учитывая, что интенсивность вибрации зубцовых 

гармоник определяется передаваемой нагрузкой и частотой вращения колёс, об-

работка данных выполнялась в основном на максимальном режиме работы двига-
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теля. Использование других режимов сопровождалось специальным комментари-

ем. Ниже представлены параметры основных методов анализа. 

Параметры автоспектра. 

Исходные данные: 

– вид характеристики – амплитудный спектр; 

– тип весового окна – Ханнинг; 

– разрешение по частоте – 1,758 Гц; 

– оценочное значение – амплитуда виброускорения. 

В случае изменения исходных данных даётся специальный комментарий. 

Параметры модуляции. 

Оценка глубины АМ: 

– в выбранной области частот исходного автоспектра определяется область 

узкополосной фильтрации с шириной фильтра 30% относительно центральной 

частоты (в других случаях даётся соответствующий комментарий); 

– тип аппроксимации фильтра – Чебышев; 

– выделяется огибающая узкополосным фильтром посредством преобразо-

вания Гильберта с числом точек БПФ – 1024 и определяется её среднее значение; 

– рассчитывается спектр огибающей (данные представляются в частотной 

области, равной половине ширины фильтра, выделяющего узкополосный процесс 

[99]); 

– полученный спектр делится на среднее значение огибающей; 

– глубина модуляции в процентах равна умноженному на 100 значению от-

счёта интенсивности на выбранной частоте.  

Оценка индекса ЧМ: 

– в выбранной области частот формируется узкополосный процесс путём 

фильтрации исходного процесса с шириной фильтра 30% относительно централь-

ной частоты; 

– полученный массив данных обрабатывается программой «Частота УП» 

(Приложение Г) с расчётом автоспектра; 

– в полученном спектре индекс ЧМ определяется как отношение значения 

частоты по оси у (Гц) выбранной составляющей спектра к её частоте (Гц) по оси х. 



122 

 

 

Спектр максимумов. 

Последовательность выполнения операции: 

– вывести на экран требуемый процесс; 

– вызвать программу «Спектр максимумов» (Приложение В); 

– выбрать ширину окна 1 (все представленные данные далее получены с 

шириной окна 1); 

– соотношение числа точек БПФ и частоты квантования исходного процесса 

должно обеспечивать разрешение по частоте 1,758 Гц. 

Раздельный анализ положительной и отрицательной части процесса. 

Последовательность выполнения операции: 

– вывести на экран требуемый процесс; 

– запустить программу «выделение положительной части сигнала» (Прило-

жение Б); 

– выполнить обработку по любому из требуемых алгоритмов; 

– вернуться к исходному процессу и войти в меню алгоритмы, выбрать 

«Арифметические операции»; 

– в подменю «Вид операции» выбрать «Умнож. на константу», установив в 

окне «Константа» (-1) и нажать «Выполнить»; 

– повторить предыдущий порядок обработки; 

– после выполнения обработки положительной и отрицательной части сиг-

нала выполнить требуемую процедуру сопоставления полученных данных (их от-

ношение, разность и др.). 

Следящий анализ. 

Исходные данные: 

– выбрать «Виброанализ, расчет АФЧХ»; 

– вид операции – «Амплитуда гармоники»; 

– параметры управляющего сигнала: уровень Lo 30% (относительный), фа-

зовая поправка 360, фронт положительный; 
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– установить требуемый номер гармоники и соответствующую ей ширину 

фильтра (при выборе ширины фильтра учитывать рекомендации раздела 3.2); 

– дополнительные настройки: установить множители, учитывающие часто-

ту управляющего сигнала и номер требуемой гармоники. 

5.2. Анализ интенсивностей гармоник ряда с шагом 3  
  

Как следует из модели (4.2), появление дефекта в зубчатом зацеплении при-

водит к генерации трёх рядов составляющих колебаний. Предварительный анализ 

показал, что наибольшая интенсивность реализуется в ряду с шагом 3fр
*
 (субгар-

моники от зубцовой, генерируемые износом боковых поверхностей зубьев). По-

этому представляет практический интерес анализ интенсивностей составляющих 

этого ряда на приёмистости и стационарных режимах работы двигателей.  

Влияние величины бокового зазора исследовалось для минимального и мак-

симального значений. Соответствующие данные представлены в таблицах 5.2–5.8. 

Таблица 5.2 – Параметры составляющих ряда с шагом 3fР* на приёмистости  

с минимальным (0,018 мм) и максимальным (0,036 мм) износами 

Кратность 

Износ 
2,735 5,470 8,206 10,940 13,675 16,410 19,145 21,883 24,615 27,350 30,085 32,820 

минимал. 
3,40 16,30 2,80 5,60 10,90 31,10 22,80 64,40 16,10 4,80 4,80 6,80 

138,6 123,2 141 134,4 137,0 137,5 139,2 119,0 118,8 119,8 130,7 129,8 

максимал. 
8,31 8,24 4,24 11,36 10,39 33,49 38,42 71,69 14,38 5,27 4,45 9,16 

138,8 128,4 112,3 145,3 138,6 139,3 145,8 143,2 112,0 144,9 139,5 136,7 

Примечание: в верхнем ряду – интенсивность (м/с
2
), в нижнем – соответст-

вующая ей частота (Гц), кратность первой составляющей ряда определялась как 

3fр* /fр и равна 2,735. Везде далее интенсивность 12-ти составляющих данного ря-

да и их частоты обозначаются по их порядковому номеру в ряду АС1,…, АС12, fС1, 

…, fС12. Здесь fС12  – составляющая пересопряжения зубьев пары «солнечная шес-

терня – сателлиты», fС6  – составляющая пересопряжения зубьев пары «шестерня-

вал – эпицикл». Анализ данных на приёмистости показывает, что значимый 

(больше погрешности измерений) рост уровней вибрации двигателя с увеличени-

ем износа отмечается для составляющих с кратностями: 2,735 (1/12fС12, 2,44 раза), 
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8,206 (1/4fС12, 1,51 раза), 10,940 (1/3fС12, 2,03 раза), 19,145 (7/12 fС12, 1,69 раза), 

32,82 (f С12, 1,35 раза).  

Таблица 5.3 – Параметры составляющих ряда с шагом 3fР
*
 на приёмистости с ми-

нимальным (0,33 мм) и максимальным (0,43 мм) боковыми зазорами 

Крат- 

ность 

Зазор 
2,735 5,470 8,206 10,940 13,675 16,410 19,145 21,883 24,615 27,350 30,085 32,820 

минимал. 
1,68 7,00 13,15 6,08 10,30 89,10 23,20 32,20 8,30 6,50 7,20 10,89 

141,0 112,0 122,6 143,5 137,4 135,4 122,6 142,5 140,8 138,9 135,1 135,7 

масимал. 
1,84 7,06 6,40 14,50 11,48 23,40 23,40 22,60 18,00 5,70 8,30 10,5 

139,8 114,1 112,0 126,3 137,0 135,2 135,2 123,8 110,8 109,6 141,5 138,4 

Примечание: представление данных то же, что и в таблице 5.2. 

Значимое увеличение (превышающие погрешность измерения интенсивно-

сти вибрации 15%) интенсивности с ростом величины бокового зазора выявлено 

для составляющих с кратностями 10,940 (1/3fС12) (2,38 раза), 24,615 (3/4fС12) (2,17 

раза). Увеличение бокового зазора на отремонтированных двигателях не привёло 

к изменению интенсивности составляющей с кратностью 19,145.  

Ниже приведены результаты обработки данных на стационарных режимах 

работы двигателей. 

Таблица 5.4 – Интенсивность составляющих ряда с шагом 3fР
*
 для отремонтиро-

ванного двигателя с минимальным боковым зазором (0,30 мм) 

гармо- 

ника 

 

режим 

2,735 5,470 8,206 10,940 13,675 16,410 19,145 21,883 24,615 27,350 30,085 32,820 

МГ 0,16 0,50 0,77 0,67 1,29 0,91 1,69 3,70 4,53 0,95 0,59 1,00 

0,4Ne 0,28 0,60 0,90 2,18 2,47 17,16 5,29 9,18 3,02 1,66 1,64 1,80 

0,7Ne 0,33 0,81 1,08 1,67 3,11 18,48 5,91 2,61 2,44 1,73 1,85 1,80 

0,85Ne 0,38 0,85 0,79 1,93 3,09 12,74 5,31 3,65 2,59 1,76 1,82 2,66 

Ne 0,41 0,83 0,89 1,62 2,87 7,89 5,11 3,46 2,52 1,80 1,80 3,20 

Мах 0,55 0,91 0,79 1,60 2,79 9,22 4,36 3,63 2,65 1,55 1,83 5,69 

 

Таблица 5.5 – Интенсивность составляющих ряда с шагом 3fР
*
 для отремонтиро-

ванного двигателя с максимальным боковым зазором (0,43 мм) 

гармоника 

 

режим 
2,735 5,470 8,206 10,940 13,675 16,410 19,145 21,883 24,615 27,350 30,085 32,820 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 

МГ 0,16 0,64 1,38 0,88 1,21 0,88 6,33 3,27 4,94 1,65 2,83 1,76 
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Окончание таблицы 5.5 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 

0,4Ne 0,46 1,00 1,58 3,10 3,25 8,65 4,53 3,11 2,17 0,84 1,40 2,67 

0,7Ne 0,72 1,07 1,50 2,21 3,25 7,62 7,88 3,08 3,00 1,23 1,79 3,17 

0,85Ne 0,94 1,34 1,55 2,38 3,39 7,89 7,78 2,82 2,73 1,34 2,16 2,98 

Ne 0,71 1,22 1,26 2,37 3,18 9,40 6,34 2,36 3,03 1,39 2,23 3,31 

Мах 0,77 1,27 1,56 1,93 2,76 10,37 4,89 2,14 2,19 0,79 1,73 3,54 

Анализ данных таблиц 5.4 и 5.5 показывает: 

– значимое увеличение интенсивностей с ростом бокового зазора отмечает-

ся для составляющих с кратностями 2,735 (1/12fС12, 2,29 раза), 5,470 (1/6fС12, 1,47 

раза), 8,206 (1/4fС12, 1,44 раза), 10,940 (1/3fС12, 1,42 раза); 

– в большинстве случаев максимальный уровень интенсивности гармоник 

выявлен для режимов работы двигателей 0,7Ne и 0,85Ne; 

– практически монотонный рост интенсивности с увеличением режима на-

блюдается только для составляющей fC12. Причём на минимальном зазоре он со-

ставляет почти 6 раз, на максимальном – 2 раза. 

Таблица 5.6 – Интенсивность составляющих ряда с шагом 3fР
*
 для двигателя с 

минимальным износом (0,018 мм) 

 гармоника 

 

режим 

2,735 5,470 8,206 10,940 13,675 16,410 19,145 21,883 24,615 27,354 30,085 32,820 

МГ 0,24 0,52 0,62 0,51 1,10 1,10 1,74 3,79 2,88 1,06 0,98 0,58 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 

0,4Ne 1,59 2,53 1,97 2,03 2,49 10,33 5,45 4,08 2,12 1,70 0,83 4,83 

0,7Ne 1,15 2,38 1,35 1,73 1,77 3,96 3,97 2,59 1,94 1,33 0,94 2,35 

0,85Ne 1,05 2,47 1,44 1,65 1,78 3,75 4,24 2,46 2,31 1,30 0,77 2,98 

Ne 1,17 2,43 1,41 1,81 1,76 4,93 5,24 3,82 2,65 1,20 0,79 2,87 

Мах 1,17 2,16 1,38 1,62 1,85 5,52 5,20 3,48 2,53 1,39 0,85 2,23 
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Таблица 5.7 – Интенсивность составляющих ряда с шагом 3fР
*
 для двигателя с 

максимальным износом (0,036 мм) 

гармоника 

 

режим 

2,735 5,470 8,206 10,940 13,675 16,412 19,145 21,883 24,615 27,350 30,085 32,820 

МГ 0,17 0,57 1,86 1,40 2,03 1,18 1,19 4,52 4,01 1,82 2,45 1,55 

0,4Ne 0,47 0,76 2,32 1,40 4,97 12,48 7,33 3,94 3,46 2,67 2,68 11,37 

0,7Ne 0,59 0,91 2,79 2,32 3,61 9,86 5,35 35,78 5,74 3,45 1,61 14,24 

0,85Ne 0,59 1,09 2,35 2,44 3,54 8,35 16.90 29,61 3,15 2,95 1,29 12,68 

Ne 0,65 1,11 2,16 1,72 3,09 5,44 14.40 20,25 5,01 3,09 1,09 13,16 

Мах 0,70 1,09 2,13 1,76 3,08 4,89 14.50 18,84 5,08 3,20 1,16 14,93 

Из анализа таблиц 5.6 и 5.7 следует: 

– Увеличение износа приводит к значимому росту интенсивности гармоник 

с кратностью 8,206 (1,42 раза); 10,940 (1,20 раза); 13,675 (1,45 раза); 16,412 

(1,21 раза); 19,145 (3,10 раза); 21,883 (8,77 раза); 24,615 (1,99 раза); 27,350 

(2,03 раза); 30,085 (2,50 раза); 32,820 (3,09 раза). Сравнение выполнено по макси-

мальным уровням. Обращает на себя внимание существенно большее увеличение 

интенсивности гармоник с кратностью 19,145; 21,883; 32,820. Следовательно, со-

ставляющие с данными кратностями наиболее чувствительны к износу. Наиболее 

близкой по частоте к выявленному в ранних исследованиях предполагаемому ис-

точнику резонансных колебаний (гармоника с кратностью 19,0 [188]) является со-

ставляющая с кратностью 19,145. Учитывая, что наибольшая её интенсивность 

отмечена на режиме 0,85Ne, в нижеследующей таблице представлены данные по 

двигателю с поломкой рабочей лопатки 7 ступени компрессора в сравнении с дви-

гателем после ремонта. 

Таблица 5.8 – Интенсивность составляющих ряда с шагом 3fР
* 

на режиме работы 

двигателей 0,85Ne, м/с
2
 

Крат- 

ность 

Дви- 

гатель 

2,735 5,470 8,206 10,940 13,675 16,410 19,145 21,883 24,615 27,350 30,085 32,820 

после 

ремонта 
0,57 0,82 1,14 1,46 1,67 2,93 1,32 3,58 1,65 1,25 1,01 1,92 

перед 

ремонтом 
0,69 1,10 0,66 1,78 2,55 24,00 16,90 13,58 1,24 2,14 0,95 2,68 
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Как видно из таблицы 5.8, для двигателей после ремонта выделяются со-

ставляющие с кратностями 16,410; 21,883; 32,820, для двигателей перед ремонтом 

– 16,410; 19,145; 21,883; 32,820. Увеличение уровня интенсивности при наличии 

износа составили: составляющая с кратностью 16,410 – 8,2 раза, 19,145 – 12,8 

раза, 21,88 – 3,8 раза, 32,820 – 1,4 раза. Полученные результаты дают основание 

рассматривать составляющую с кратностью 19,145 как наиболее вероятный ис-

точник резонансных колебаний элементов конструкции двигателя при износе бо-

ковых поверхностей зубьев редуктора. 

5.3. Идентификация источника возбуждения резонансных колебаний  

элементов конструкции компрессора двигателя  

Как уже отмечалось выше, в процессе доводки ТВД НК-12 с дифференци-

альным редуктором были выявлены случаи усталостного разрушения пера рабо-

чих лопаток 3-й ступени компрессора, трещины по полотнам дисков ряда ступе-

ней, разрушения ободов дисков 3 и 7 ступеней [184]. Выполненные исследования 

позволили установить, что возбуждение резонансных колебаний отмеченных эле-

ментов конструкции компрессора связано с увеличенным фланком профилей 

зубьев солнечной шестерни (рисунок 1.2), что приводило к генерации вибрации, 

вызывающей резонансные колебания отмеченных элементов конструкции ком-

прессора. Многочисленными тензометрированиями было установлено, что мак-

симальные динамические напряжения регистрируются на частоте ~2660 Гц (фор-

ма колебаний лопаток 3 ступени компрессора     ). Ручная расшифровка осцил-

лограмм динамических напряжений дала основание идентифицировать источник 

возбуждения, как 19-ю роторную гармонику. Путем многочисленных постановок 

на двигатель редукторов с изделий, не имеющих поломок элементов конструкции 

компрессора, выявлено значительное снижение уровня динамических напряжений 

на данной частоте. Постановкой в редуктор вновь изготовленных шестерён было 

показано, что именно износ зубьев солнечной шестерни приводит к отмеченным 

выше дефектам. Установлено, что величина фланка до 0,015 мм не вызывает зна-

чительного роста уровня динамических напряжений (≤ 70 МПа). Повышенный 
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износ (до 0,06 мм) приводит к возбуждению динамических напряжений на отме-

ченной частоте до 260 МПа [184].  

Анализ модели (4.2) показывает, что составляющая с кратностью 19,0 не 

может генерироваться износом боковых поверхностей зубьев редуктора и не оп-

ределяется его кинематикой. Она является гармоникой 0,5 от разности между ко-

личеством сопловых и рабочих лопаток двух последних ступеней компрессора, 

умноженной на частоту вращения. Следовательно, на её интенсивность никак не 

может влиять износ боковых поверхностей зубьев редуктора. Как было показано в 

предыдущем разделе, наиболее чувствительной к росту величины износа является 

составляющая с кратностью 19,145 и её частота наиболее близка к частоте гармо-

ники с кратностью 19,0, принятой в ранних исследованиях за источник резонанс-

ных колебаний элементов конструкции двигателя. Как видно из данных ампли-

тудного спектра максимумов (рисунок 5.1) для двигателя, прошедшего первый 

этап лётных испытаний с воздушным винтом большей тяги, здесь присутствует 

как гармоника с кратностью 19,0, так и 19,145 с интенсивностью более чем в два 

раза. Разборка двигателя показала наличие усталостной трещины на пере рабочей 

лопатки 7-й ступени компрессора. Дефектов материала не было обнаружено. Рас-

положение трещины соответствовало форме колебаний      (резонансная частота 

~2530Гц). В условиях действия газовых и центробежных сил частота будет не-

сколько выше. Исследования, выполненные на лопатках третьей ступени, показа-

ли, что это увеличение составляет ~90 Гц. 

Оценка значений коэффициентов корреляции зависимостей интенсивности 

составляющих с кратностью 19,0 и 19,145 от величины износа дала следующие 

результаты: соответственно 0,10 и 0,69 для автоспектра, 0,29 и 0,71 для спектра 

максимумов. Представленная совокупность данных свидетельствует о том, что 

составляющая с кратностью 19,0 не зависит от величины износа зубьев шестерён 

редуктора и никак не связана с его кинематикой. Её ошибочная идентификация 

как источника резонансных колебаний элементов конструкции компрессора вы-

звана низкой точностью ручной расшифровки частоты на осциллограммах дина-

мических напряжений, полученных в ранних исследованиях, и отсутствием моде-
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ли вибрации при развитии износа, генерируемой парой «солнечная шестерня – са-

теллиты». Источником резонансных колебаний является составляющая с кратно-

стью 19,145 (субгармоника 7/12fZ1) в абсолютном движении (21 гармоника в отно-

сительном), идентифицируемая везде далее как составляющая на частоте fИЗН. 

 

Рисунок 5.1 – Амплитудный спектр максимумов вибрации двигателя с трещиной  

на пере рабочей лопатки 7 ступени компрессора 

 

Исследования динамики упругой системы ТВД НК-12 показывают, что 

компрессор, редуктор, воздушные винты двигателя представляют собой единую 

взаимосвязанную упругую динамическую систему, подтвержденную возбуждени-

ям параметрических резонансных колебаний, неустойчивости и крутильных виб-

раций [181-183]. Крутильные колебания в ТВД системы «ротор – редуктор – воз-

душный винт» могут возбуждаться пульсациями давлений в газовоздушном трак-

те, инерционными силами, винтовыми гармониками, зубчатыми зацеплениями 

редуктора и другими факторами. При этом возбуждаемые пульсациями давлений 

частоты крутильных колебаний не обязательно кратны частоте вращения ротора. 

Их возбуждение вызывается нагрузками, возникающими при колебании лопаток, 

установленных под углом к плоскости вращения. Сложность системы «ротор – 

редуктор – воздушный винт» с подвижными элементами редуктора, соединённы-

ми упругими валами переменного сечения, обеспечивают возбуждение практиче-
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ски бесконечного числа собственных форм и частот крутильных колебаний. Од-

нако наиболее опасными являются некоторые из них [320]. При этом, как отмеча-

лось выше, существует взаимосвязь между изгибными и крутильными формами 

колебаний. Измерения крутильных колебаний решают две основные задачи: 

– определение частот и форм собственных колебаний и оценка динамиче-

ской нагруженности валов; 

– решение задач диагностики технического состояния машин по параметрам 

крутильных колебаний. 

Экспериментальная оценка параметров крутильных колебаний примени-

тельно к ТВД представляет собой сложную задачу, особенно в условиях эксплуа-

тации. Однако для решения задач диагностики можно воспользоваться сигналами 

со «штатных» датчиков частоты вращения ротора турбокомпрессора и вала задне-

го воздушного винта. Покажем это на примере диагностики технического состоя-

ния дифференциального редуктора ТВД НК-12МПМ. В [318] отмечается, что ин-

дукционный датчик частоты вращения роторов двигателей при наличии их кру-

тильных колебаний может выступать как измеритель крутильной вибрации. Вы-

ходной сигнал (UВЫХ) с датчиков можно представить в следующем виде: 

 ВЫХ         р               , 

где U1, Ui – соответственно, амплитудные значения сигналов (В) частот вращения 

ротора ТК (Р) и крутильных колебаний (i). Предложенная в разделе 4.4 модель 

спектральной составляющей сигнала тахометрического датчика частоты враще-

ния  выходного вала редуктора дает основание использовать этот сигнал для раз-

работки диагностических признаков исследуемых дефектов [61, 135]. В рассмат-

риваемом случае используется индукционный тахометрический датчик ДТЭ-2. 

Частотный диапазон измерений – до 100 Гц. Однако для получения качественной 

картины можно рассматривать более широкий частотный диапазон. На рисунке 

5.2 представлены результаты следящего анализа за амплитудным значением ин-

тенсивности (U1) составляющей с кратностью 19,145 сигнала с датчика оборотов 

вращения ТК и частоты вращения ротора ТК на режиме приёмистость. 
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На рисунке 5.3 приведены аналогичные данные для вибрации, полученные с 

вибропреобразователя, установленного на стыке картеров ТК и редуктора.  

 
 

Рисунок 5.2 – 1 – частота вращения ротора ТК, 2 – интенсивность сигнала  

с кратностью 19,145 с датчика частоты вращения ротора ТК 

 

 

 

Рисунок 5.3 – 1 – частота вращения ротора ТК,  

2  – интенсивность вибрации с кратностью 19,145 
 

В обоих случаях отмечается увеличение интенсивности составляющей с 

кратностью 19,145 на одной и той же частоте (142 Гц). Полученные результаты 

указывают на возбуждение изгибно-крутильных колебаний с частотой данной со-

ставляющей.  

Анализ статистики приёмистости 15 двигателей с различной величиной из-

носа показал, что крутильные колебания ротора ТК реализуется в диапазоне час-
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тот 110–145 Гц. Диапазон 110–138 Гц соответствует стационарным режимам ра-

боты двигателя в интервале малый газ – максимальный. Частотный диапазон 

вращения ротора ТК 139–145 Гц, как правило, реализуется на режиме приёми-

стость при забросе частоты вращения ротора. Наибольшая наработка двигателя 

обеспечивается в интервале частот вращения ротора ТК 137–138 Гц, что соответ-

ствует режимам его работы: 0,4 номинала, 0,7 номинала, 0,85 номинала, номина-

ла, максимального. Именно на этих режимах данные крутильные колебания пред-

ставляют наибольшую опасность. Полученные результаты подтверждаются дан-

ными более ранних исследований по тензометрированию рабочих лопаток ком-

прессора двигателя (третья ступень), имевших поломку пера лопатки по одной из 

форм колебаний. Было установлено, что с ростом загрузки двигателя уровень ди-

намических напряжений увеличивается и достигает максимума (до 260 МПа) на 

номинальном и максимальном режимах [184]. Оценка значений частоты собст-

венных колебаний 100 лопаток по форме колебаний f2-2 даёт диапазон частот 

2620–2750 Гц. Это соответствует диапазону частоты вращения ротора турбоком-

прессора (137–144 Гц). При этом частота составляющей с кратностью 19,145 за-

нимает диапазон 2623–2757 Гц. Это указывает на то, что именно эта составляю-

щая вибрации редуктора возбуждает резонансные колебания элементов конструк-

ции компрессора двигателя. Учитывая разброс значений собственных частот ко-

лебаний лопаток и близость частот составляющих с кратностями 19,0 и 19,145 

(разница частот около 20 Гц), можно заключить, что при высоких уровнях первой 

она будет вносить дополнительный вклад в возбуждение резонансных колебаний. 

Выполним расчёт нормы на интенсивность составляющей fизн. Для этого 

был проведен комплекс работ по оценке вибрационного состояния отремонтиро-

ванных двигателей (износ шестерён редуктора ≤0,01мм) на частоте fизн. Соответ-

ствующие данные для максимального режима приведены в таблице 5.9. 

Полученный материал позволил установить норму на интенсивность со-

ставляющей fизн. Амплитуда нормы (А7Н) определена из соотношения (1.4) и равна 

А7Н = 15,6 м/с
2
. В таблице 5.10 представлены данные на интенсивность состав-

ляющей fизн двигателей, пришедших в ремонт на максимальном режиме работы. 
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Таблица 5.9 – У ровень составляющей на частоте fизн отремонтированных двига-

телей 

№ 

двигателя 

Уровень 

fизн, м/с
2
 

№ 

двигателя 

Уровень 

fизн, м/с
2
 

№ 

двигателя 

Уровень 

fизн, м/с
2
 

16 2,80 22 4,90 28 6,70 

17 1,37 23 12,62 29 8,12 

18 4,60 24 9,20 30 9,50 

19 3,70 25 7,70 31 5,00 

20 2,24 26 5,30 32 4,20 

21 3,10 27 8,79 33 12,30 

 

Таблица 5.10 – Уровень составляющей на частоте fизн двигателей, пришедших в 

ремонт 
№ 

двигателя 

Уровень 

fизн, м/с
2
 

№ 

двигателя 

Уровень 

fизн, м/с
2
 

№ 

двигателя 

Уровень 

fизн, м/с
2
 

1 16,9 6 3,9 11 3,4 

2 4,3 7 6,1 12 3,7 

3 5,6 8 1,9 13 5,7 

4 5,4 9 4,1 14 5,9 

5 5,1 10 8,2 15 7,1 

 

Как видно из таблицы, превышение рассчитанной нормы получено только 

для двигателя № 1. Разборка и исследование элементов конструкции компрессора 

выявили трещину на пере рабочей лопатки седьмой ступени компрессора. 

Таким образом, выполненные исследования позволили установить, что ре-

зонансные колебания элементов конструкции двигателей НК-12, НК-12МП и мо-

дернизированного варианта возбуждаются не гармоникой с кратностью 19,0, а со-

ставляющей с кратностью 19,145, генерируемой износом боковых поверхностей 

зубьев пары «солнечная шестерня – сателлиты» дифференциального редуктора.  

5.4. Оценка возможности возбуждения резонансных колебаний  

центральных колёс 

В настоящем разделе представлены некоторые динамические характеристи-

ки центральных зубчатых колёс исследуемого редуктора. 

В таблицах 5.11, 5.12 представлены частоты и формы собственных колеба-

ний центральных колёс [301]. 
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Таблица 5.11 – Частоты и формы собственных колебаний солнечной шестерни, Гц 

 

Таблица 5.12 – Частоты и формы собственных колебаний эпицикла, Гц 

   число узловых 

диаметров 

число узловых 

окружностей 

2 3 4 5 6 7 

0 329 890 1615 2450 3375 4360 

1 2450 3200 - - - - 

 

Учитывая, что наибольшие уровни реализуются на составляющих ряда с 

шагом 3fР
*
, для дальнейшего анализ были выбраны четыре наиболее интенсивных 

составляющих 1/3f12,2/3 f12, f6, fизн (см. раздел 5.2). 

Режим работы двигателя – малый газ. 

Средние частоты гармоник: 1/3 f12 – 1224 Гц, 2/3 f12 – 2448 Гц, f6 – 1838 Гц, 

fизн – 2145 Гц. Тогда возможны следующие варианты:  

– частота 2/3f12 близка к собственной частоте колебаний эпицикла по форме 

с пятью узловыми диаметрами (таблица 5.13); 

– частота гармоники fизн близка к частоте колебаний солнечной шестерни по 

форме с одним узловым диаметрам и одной узловой окружностью (таблица 5.12). 

Режимы работы двигателя 0,4 Ne – максимальный. 

Средние частоты гармоник 1/3 f12 – 1520 Гц, 2/3 f12 – 3040 Гц, f6 – 2280 Гц,  

fизн – 2659 Гц. Тогда возможны следующие варианты:  

– частота гармоники 1/3f12 близка к частоте колебаний солнечной шестерни 

по форме с одним узловым диаметром (таблица 5.12); 

 число узловых 

диаметров 

число узловых 

окружностей 

1 2 3 4 

0 1750 4750 4700 - 

1 2250 5550 9500  

2 - 8450  - 

3 - - - - 

4 6800  - - 
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– частота гармоники f6 близка к частоте колебаний солнечной шестерни по 

форме с одним узловым диаметром и одной узловой окружностью (таблица 5.12). 

5.5. Оценка возможности возбуждения резонансных колебаний  

рабочих лопаток компрессора двигателя 

В данном разделе представлены результаты сопоставления частот собствен-

ных колебаний рабочих лопаток двенадцати ступеней компрессора двигателя  

НК-12МПМ (таблица 5.13) с основными составляющими вибрации дифференци-

ального редуктора при износе. 

Таблица 5.13 – Собственные частоты колебаний рабочих лопаток компрессора 

№ ступени Частоты, Гц 

1 2 

1 132 558 830 1550 2180 2850 3600 4480 5150 6680 

2 206 720 1084 1800 2140 3070 3500 4500 4700 5259 

3 230 840 1150 2110 2558 3680 4350 5542   

4 224 820 1080 1860 2260 3800 4520 5000 5650  

5 380 1200 1550 3050 2500 5090 5630    

6 450 1580 2000 4250 5000      

7 835 2080 2525 4500 5500      

8 1300 3090 4000        

9 1480 2900 4600        

10 1480 3100 5300        

11 1300 2850         

12 1200 2900         

 

Представленные данные получены в лабораторных условиях. При работе на 

двигателе собственные частоты колебаний будут несколько выше. 

Режим работы двигателя – малый газ: 

– частота гармоники 1/3 f12 близка к собственным частотам 1200–1300 Гц 

рабочих лопаток 5, 8, 11 и 12 ступеней компрессора; 

– частота гармоники 2/3 f12 близка к собственным частотам 2400–2550 Гц 

рабочих лопаток 3, 5, 7 ступеней компрессора; 
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– частота гармоники fИЗН близка к собственным частотам 1800–1950 Гц ра-

бочих лопаток 2, 4 ступеней компрессора; 

– частота гармоники fИЗН близка к собственным частотам 2100–2250 Гц ра-

бочих лопаток 1, 2, 3 ступеней компрессора. 

Режим работы двигателя 0,4Ne номинала – максимальный: 

– частота гармоники 1/3 f12 близка к собственным частотам 1550–1700 Гц 

рабочих лопаток 1, 5, 6 ступеней компрессора; 

– частота гармоники 2/3 fZ1 близка к собственным частотам 3100–3250 Гц 

рабочих лопаток 2, 8 ступеней компрессора; 

– частота гармоники fИЗН близка к собственным частотам 2525 – 2558 Гц ра-

бочих лопаток 3 и 7 ступени компрессора. 

Следует отметить, что возбуждение резонансных колебаний наиболее веро-

ятно при наличии на частотах рассмотренных гармоник крутильных колебаний. 

Однако их наличие уверенно установлено только для составляющей fизн. 

Выводы и результаты пятого раздела 

1. Представлена экспериментальная база исследований и рассматриваемые 

варианты износов боковых поверхностей зубьев. Установлено, что корреляцион-

ные зависимости диагностических признаков от исследуемых дефектов следует 

считать значимыми при r  0,65. Приведены параметры используемых методов 

обработки.  

2. Идентифицирован источник резонансных колебаний элементов конст-

рукции двигателя при развитии износа зубьев редуктора. Показано, что это со-

ставляющая ряда с шагом 3fР
*
 и кратностью 19,145. Дано обоснование нормы на 

интенсивность составляющей с кратностью 19,145 в виде уровня амплитудного 

значения в 15,6 м/с
2
 для режима работы двигателя максимальный. 

3. Выполнена оценка возможности возбуждения резонансных колебаний 

центральных колёс редуктора и рабочих лопаток ступеней компрессора двигате-

ля. Показано, что резонансные колебания лопаток 3 и 7 ступеней возбуждаются 

крутильными колебаниями связанной динамической системы двигателя на часто-
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те составляющей с кратностью 19,145. Возможность возбуждения крутильных ко-

лебаний на других наиболее интенсивных составляющих не выявлена. 
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6. РАЗРАБОТКА КОМПЛЕКСА ДИАГНОСТИЧЕСКИХ ПРИЗНАКОВ 

ИЗНОСА В ПАРЕ «СОЛНЕЧНАЯ ШЕСТЕРНЯ – САТЕЛЛИТЫ» 

ПЛАНЕТАРНОГО РЕДУКТОРА 

Разработка диагностических признаков износа в зубчатых зацеплениях пла-

нетарных редукторов выполнена с использованием широкого круга методов ана-

лиза вибрационных сигналов, включая автоспектр, спектр максимумов, следящий 

анализ, методы выявления параметров АМ и ЧМ, взаимных характеристик, раз-

дельного анализа положительной и отрицательной частей вибрационного процес-

са и разработанных новых методов. Впервые предложено использовать в качестве 

источника диагностической информации сигналы «штатных» тахометрических 

датчиков частот вращения входного и выходного валов редуктора ГТД. Большин-

ство диагностических признаков получены при работе двигателя на максималь-

ном режиме. Другие случаи специально оговорены.  

6.1. Диагностический признак технического состояния роторных  

машин на основе относительной ширины спектра 

Как показывает практика, на интенсивность составляющих вибрационного 

процесса роторных машин влияет большое количество факторов. В большинстве 

случаев стабилизировать их не представляется возможным. Поэтому диагностика 

технического состояния машины на их основе не всегда бывает успешной. Для 

преодоления этой проблемы предложено достаточно большое количество безраз-

мерных параметров, называемых амплитудными дискриминантами [75, 208, 334, 

359]. Все рассматриваемые признаки являются комбинацией характеристик ин-

тенсивности, не учитываюшие параметры спектра. Как правило, проявление того 

или иного дефекта происходит не на фиксированной частоте, а распределено по 

частотной оси [75, 208]. В этих условиях представляет интерес диагностический 

признак, учитывающий этот факт [266, 291]. Используем для решения этой задачи 

понятие о ширине спектра. Известно несколько определений этого параметра. В 

работе [314] ширина спектра определена в следующем виде: 

                                                    
 

    
       

 

 
                                        (6.1) 
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где S()  – спектральная плотность исследуемого процесса. 

Однако такое представление имеет ограниченную область применения. На-

пример, для спектров, имеющих S(0) = 0 понятие ширины спектра теряет смысл. 

В работе [201] ширина спектра определена на основе использования понятия 

«эквивалентный прямоугольный спектр»: 

   
 

    
        

 

    
 

 

 
   (6.2) 

где Sмах – максимальная ордината энергетического спектра, 
2
 – дисперсия про-

цесса. 

Недостаток определения спектра по (6.2) заключается в том, что его пере-

мещение по оси частот не сказывается на величине    Поэтому соотношение 

(6.2) не позволяет вести такие важные для исследования параметров процессов 

понятия, как узкополосные и широкополосные процессы. Вышеуказанных недос-

татков лишено определение ширины спектра, предложенное в [123]. Для этого 

случая относительная ширина спектра определяется в виде 

                            
  
 

     
 

 

 
                                   (6.3) 

здесь m0,2,4 – спектральные моменты 0, 2, 4 порядка, то есть  

         

 

 

   

   
   

Величина параметра  находится в пределах 0    1. Такое представление 

ширины спектра можно использовать для формирования диагностического при-

знака, учитывающего интенсивность и частоту его составляющих. Известно, что 

дефект часто проявляется в виде появления некоторого количества гармоник в 

определённой области спектра. Определим величину  для этого случая.  

Для i-й составляющей спектра справедливо соотношение [123] 

      
  
 

 
        
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где Аi – амплитуда i-й составляющей спектра, fi – её частота, ( f – fi) – дельта-

функция Дирака. 

Спектральный момент k-го порядка определятся как  

                    
          

 

 
 
   

 
           (6.4) 

где n  – число составляющих спектра.  

Подставив (6.4) в (6.3), после преобразований получим 

                
       

 
    

 

      
 
            

 
    

 

 

 

   (6.5) 

где    
  
 

  
     

  
 

  
    

В случае проявления дефекта, приводящего к изменению нескольких спек-

тральных составляющих в определённой частотной области, обычно используется 

в качестве диагностического признака их суммарный уровень. Выполненный на-

ми анализ показывает, что использование соотношения (6.5) вместо суммарного 

уровня часто обеспечивает более успешное разделение дефектного и бездефект-

ного состояний узла машины.  

6.2. Диагностические признаки износа на основе интенсивностей  

составляющих автоспектра и спектра максимумов 

В данном параграфе представлены результаты разработки диагностических 

признаков износа зубьев дифференциального редуктора на базе анализа сигналов 

с вибропреобразователей [7, 10, 16, 17, 244, 267, 140, 230, 227, 229, 291, 257, 134, 

135, 136, 279, 289, 296]. 

Автоспектр является наиболее распространенным методом обработки виб-

рационных процессов при поиске диагностических признаков дефектов машин. 

При использовании более сложных алгоритмов (кепстра, спектра от спектра, 

спектра огибающей и др.) его получение является первым шагом обработки и 

анализа. Для высокооборотных машин, какими являются ГТД, при использовании 

автоспектра возникают некоторые ограничения информативного частотного диа-

пазона при анализе спектра огибающей и данных каскадной демодуляции, опи-
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санные во введении. Для преодоления этих ограничений в [278] предложен спектр 

максимумов. Его получение можно рассматривать как первый шаг демодуляции. 

Как показано в разделе 2.2.2, в ряде случаев он оказывается более информатив-

ным чем автоспектр. 

Анализировалась вибрация 15-ти двигателей, пришедших в ремонт (таблица 

5.1). Как было показано в разделе 5.2 (таблица 5.2), составляющие с шагом    
  

занимают широкий диапазон частот и включают 12 составляющих, в том числе 

зубцовые гармоники первой и второй ступеней редуктора. Оценивалась зависи-

мость исследуемых параметров от величины износа с подбором соответствующих 

аппроксимирующих соотношений. Значимые величины коэффициента корреля-

ции соответствующих зависимостей получены для нижеследующих диагностиче-

ских признаков. 

Интенсивность n-мерного вектора (А4) в автоспектре от 3fр по 12 состав-

ляющим на режиме 0,7Ne. Уравнение линейной аппроксимации имеет вид 

y = 1098x – 11,1 (рисунок 6.1).  

 
 

Рисунок 6.1 – Зависимость интенсивности А 4 от величины износа 2, r = 0,73 
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Интенсивность n-мерного вектора (А5) в автоспектре от 3f*Р по 12 состав-

ляющим на режиме 0,7Ne. Уравнение линейной аппроксимации имеет вид  

y = 1445x  – 9,268 (рисунок 6.2). 

 
Рисунок 6.2 – Зависимость интенсивности А 4 от величины износа 2, r = 0,75 

 

Интенсивность n-мерного вектора (А6) в спектре максимумов на режиме 0,7Ne от 

3f*Р по 12 составляющим, y = 894,4x – 7,45 (рисунок 6.3). 

 
Рисунок 6.3 – Зависимость интенсивности А6 от величины износа 2, r = 0,80 
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Интенсивность n-мерного вектора (А7) в автоспектре на режиме 0,7Ne от 

∑(3fр + 3f*р) по 12 составляющим, y = 5377x – 41,93 (рисунок 6.4). 

 
Рисунок 6.4 – Зависимость интенсивности А7 от величины износа 2, r = 0,81 

 

Интенсивность n-мерного (A8) вектора на режиме 0,7Ne в спектре макси-

мумов от ∑(3fр +3f*р) по 12 составляющим, y = 2324x – 16,05 (рисунок 6.5). 

 
 

Рисунок 6.5 – Зависимость интенсивности А8 от величины износа 2, r = 0,75 
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Интенсивность (АС7) составляющей fизн в автоспектре на режиме 0,85Ne, 

y = 660,6x – 4,45 (рисунок 6.6).  

 
Рисунок 6.6 – Зависимость интенсивности АС7 от величины износа 2, r = 0,68 

 

Интенсивность (АС7М) составляющей fизн в спектре максимумов на режиме 

0,85Ne, y = 312,2x – 1,96 (рисунок 6.7). 

 
 

Рисунок 6.7 – Зависимость интенсивности АС7М от величины износа 2, r = 0,71 
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Интенсивность n-мерного вектора (АС7) от fизн в автоспектре на режиме 

0,85Ne по 5 составляющим, y = 565,7x – 2,85 (рисунок 6.8). 

 
Рисунок 6.8 – Зависимость интенсивности АС7 от величины износа 2, r = 0,72 

Интенсивность n-мерного вектора (АС7М) от fизн в спектре максимумов на 

режиме 0,85Ne по 5 составляющим, y = 282,8x – 1,23 (рисунок 6.9). 

 

 

Рисунок 6.9 – Зависимость АС7М от величины износа 2, r = 0,78 
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Интенсивность n-мерного вектора (АС12) от fZ1 в автоспектре на режиме 

максимал по 3 составляющим, y = 1098x – 11,1, номер износа 1 (рисунок 6.10). 

 
Рисунок 6.10 – Зависимость АС12 вектора в автоспектре от fZ1  

от величины износа 1, r = 0,73 

Интенсивность (АК) составляющей fР в спектре от спектра (аналог кепстра) 

на максимальном режиме, у = 17,33х – 0,158 (рисунок 6.11). 

 
 

Рисунок 6.11 – Зависимость интенсивности АК от величины износа 2, r = 0,75 
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Интенсивность n-мерного вектора (АС2) от f2 по 6 составляющим на макси-

мальном режиме в автоспектре, y = 1615x – 14,85 (рисунок 6.12). 

 
Рисунок 6.12 – Зависимость интенсивности АС2 в автоспектре  

от износа 2, r = 0, 83 

Интенсивность n-мерного вектора (АС2М) от f2 по 6 составляющим на мак-

симальном режиме работы в спектре максимумов y = 642,9x – 5,04, номер изно-

са 2 (рисунок 6.13). 

 
Рисунок 6.13 – Зависимость интенсивности АС2М от износа 2, r = 0,84 
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Интенсивность (АС4М) составляющей f4 для максимумов процесса, 

y = 12315x
2
 – 151,6x + 2,746 (рисунок 6.14). 

 
 

Рисунок 6.14 – Зависимость интенсивности составляющей АС4М  

от износа 2, r = 0,70 

Интенсивность n-мерного вектора (АС4) по 5 составляющим от гармоники f4  

в автоспектре, y = 837,3x – 7,47 (рисунок 6.15). 

 
Рисунок 6.15 – Зависимость интенсивности АС4 от износа 2, r = 0,67 
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Интенсивность n-мерного вектора (АС4М) по 5 составляющим от гармоники 

f4 в спектре максимумов, y = 368,3 – 3,098 (рисунок 6.16). 

 
 

Рисунок 6.16 – Зависимость интенсивности АС4М от износа 2, r = 0,71 

Интенсивность n-мерного вектора (АC4М) по 5 составляющим от гармоники 

f4 в спектре максимумов, y = 48918x
2
 – 1873x + 20,85 (рисунок 6.17). 

 

 

Рисунок 6.17 – Зависимость интенсивности АС4М от износа 4, r = 0,73 
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Интенсивность n-мерного вектора от (АС2М) составляющей 32,82fр/6 по  

6 составляющим. Спектр максимумов позволил получить значимые зависимости 

для двух типов износов. На рисунке 6.18 представлены данные для износа 4. 

Уравнение аппроксимации имеет вид y  12213x
2 
– 453,8x + 6,171. 

 
Рисунок 6.18 – Зависимость интенсивности А С2М от величины износа 4, r  0,71 

На рисунках 6.19–6.22 представлены результаты анализа максимумов про-

цессов в режиме расчёта спектра от спектра (аналог кепстра) интенсивности со-

ставляющей fр (АРМ) и n-мерного вектора (АРМ) по 5 гармоникам. 

 
Рисунок 6.19 – Зависимость АРМ от износа 1, r  0,69 
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Уравнение аппроксимации имеет вид y307,8x
2
 – 3,405x + 0,039. 

 
Рисунок 6.20. Зависимость АРМ от износа 2, r0,70 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y  898,5x
2
 – 18,96x 0,117. 

 
Рисунок 6.21 – Зависимость АРМ от износа 1, r  0,68 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y  413,3x
2
 – 4,051x 0,048. 

 
Рисунок 6.22 –Зависимость АРМ от полного износа 2, r  0,67 
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Уравнение аппроксимации имеет вид y  1159x
2
 – 23,93x 0,151. 

Анализ данных для автоспектра и спектра максимумов показал, что послед-

ний обеспечивает получение большей величины параметра r. 

6.3. Диагностические признаки износа боковых поверхностей зубьев  

на основе анализа параметров зубцовой спектральной составляющей 

Выявленное изменение ширины спектральной линии зубцовой составляю-

щей с развитием износа боковых поверхностей зубьев [227] даёт основание ис-

пользовать её параметры в разработке ряда новых диагностических признаков из-

носа [277]. 

Анализировались следующие параметры:  

– П1 – ширина спектральной линии на уровне 0,5 относительно максималь-

ного значения; 

– П2 – ширина спектральной линии на уровне 1/е от максимального значе-

ния;  

– П3 – максимальная ширина спектральной линии, определяемая по точкам 

пересечения её огибающей справа и слева со значениями общего вибрационного 

фона; 

– разности П2 – П1, П3 – П1, П3 – П2; 

– А – амплитудное значение интенсивности спектральной составляющей 

при разрешении по частоте 1,76 Гц (режим автоспектра);   

– SСПМ – спектральная плотность мощности на частоте зубцовой состав-

ляющей. 

Выбор уровней оценки параметров 0,5 и 1/е относительно максимального 

значения продиктован тем, что именно для этих значений предложены аналитиче-

ские соотношения, определяющие ширину линии спектральной составляющей, 

модулированной по частоте некоторым узкополосным процессом. Максимальная 

ширина обеспечивает учёт полной ширины спектральной составляющей. 

Исследовались двигатели с разной степенью износа боковых поверхностей 

зубьев пары «солнечная шестерня – сателлиты» дифференциального редуктора 
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турбовинтового двигателя. Четыре вида износа для используемых двигателей 

представлены в таблице 6.1. 

Таблица 6.1 – Значения износов 

№ двигателя 
Износ, мм 

1 2 3 4 

1 0,006 0,010 0,015 0,018 

2 0,004 0,014 0,007 0,030 

3 0,017 0,017 0,025 0,027 

4 0,008 0,016 0,013 0,021 

5 0,014 0,014 0,034 0,034 

6 0,007 0,018 0,017 0,027 

7 0,018 0,018 0,024 0,024 

8 0,015 0,013 0,032 0,032 

9 0,020 0,020 0,034 0,036 

10 0,020 0,020 0,024 0,036 

 

Соответствующие экспериментальные данные по исследуемым характери-

стикам приведены в таблице 6.2. 

Таблица 6.2 – Значения исследуемых параметров 

№  

двигателя 

П1 

Гц 

П2 

Гц 

П3 

Гц 

П2 – П1,  

Гц 

П3 – П1  

Гц 

П3 –П2 

Гц 

А,    

м/с
2
 

S,  

(м/с
2
)
2
/Гц 

1 6,2 7,7 12,4 1,5 6,2 4,7 0,54 2,90 

2 8,7 10,1 18,4 1,4 9,7 8,3 2,47 5,20 

3 8,6 10,2 17,7 1,6 9,1 7,5 1,10 3,40 

4 10,6 12,2 17,5 1,6 6,9 5,3 0,88 3,90 

5 8,7 10,8 21,0 2,1 12,3 13,4 7,09 9,00 

6 8,5 9,7 14,0 1,2 5,5 4,3 7,58 3,40 

7 7,3 10,1 15,3 2,8 8,0 5,2 9,85 8,00 

8 7,6 9,8 15,9 2,2 8,3 6,1 65,83 5,20 

9 7,9 10,2 21,1 2,3 13,2 10,9 31,66 19,40 

10 21,3 23,1 33,3 1,8 12,0 12,0 42,26 28,10 

Оценка связи исследуемых параметров с величинами износа дала макси-

мальные значения коэффициентов корреляции (r) для следующих видов износов: 

П1 – 0,50 ( износ 2), П2 – 0,53 (2), П3 – 0,70 (4), П2 – П1 – 0,71 (1), П3 – П1 – 0,84 (4),  
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П3 – П2 – 0,81 (4), А – 0,57 (4), S – 0,79 (4). Выполненный анализ показывает, что 

статистически значимыми являются коэффициенты корреляции параметров П3,  

П2 – П1, П3 – П1, П3 – П2 и интенсивность зубцовой гармоники SСПМ, полученная в 

режиме спектральной плотности мощности.   

Ниже представлен графический вид зависимостей параметров, имеющих 

статистически значимые коэффициенты r (рисунки 6.23-6.27). 

 
Рисунок 6.23 – Зависимость параметра П3 от величины износа 4, r = 0,70 

 

 
Рисунок 6.24 – Зависимость параметра П2 – П1 от величины износа 1, r = 0,71 
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Рисунок 6.25 – Зависимость параметра П3– П1 от величины износа 4, r = 0,81 

 
Рисунок 6.26 – Зависимость параметра П3 – П2 от величины износа 4, r = 0,81 

 

Рисунок 6.27 – Зависимость параметра SСПМ от величины износа 4, r = 0,79 
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Соответствующие уравнения аппроксимации имеют вид: 

П3 – y = 42139x
2
 – 1614x + 28,84;  

П2 – П1  – y = 3898x
2
 – 36,62x + 1,488; 

П3 – П1  – y = 21604x
2
 – 826,7x + 14,36; 

П3 – П2   – y = 26748x
2
 – 1034x + 14,53; 

SСПМ – y = 58255x
2
 – 2279x + 24,41. 

 

Максимальное значение коэффициента корреляции для параметра П2 – П1 

получено для износа 1 (максимальный износ солнечной шестерни относительно 

эвольвентограммы после последнего ремонта). Для остальных параметров – из-

нос 4 (сумма максимальных износов солнечной шестерни и сателлитов, опреде-

лённая относительно исходных эвольвентограмм). 

Представленные данные показывают существенную нелинейность зависи-

мостей исследованных характеристик от величины износа. Наибольшие коэффи-

циенты корреляции получены для разностей максимальной ширины с её значе-

ниями на уровне 0,5 и 1/е для случая максимального полного износа. Наименьшее 

значение коэффициента корреляции выявлено для параметра максимальная ши-

рина спектральной составляющей. Это, видимо, связано с недостаточно точным 

определением точки пересечения огибающей спектральной составляющей с уров-

нем вибрационного фона.  

Выявленное влияние износа на ширину зубцовой спектральной составляю-

щей и характеристики её интенсивности позволили предложить интегральную 

оценку величины износа в виде площади под кривой её спектральной плотности 

мощности (SZ1). Соответствующие данные представлены на рисунке 6.28. 

 

Рисунок 6.28 – Зависимость SZ1 спектральной составляющей  

от величины износа 2, r = 0,69 
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6.4. Вибродиагностика износа зубьев зубчатого зацепления  

по диагностическим признакам расцентровки 

Износ боковых поверхностей зубьев рассматриваемой пары неизбежно 

приведёт к расцентровке блока «солнечная шестерня – сателлитодержатель». В 

работе [83] показано, что, например, для двухступенчатого планетарного 

редуктора расцентровка первой и второй ступеней приводит к быстрому его 

выходу из строя. Этот дефект в практике вибродиагностики определяется 

появлением второй, а иногда ещё и третьей гармоник (см. раздел 4.6). 

Выполненный анализ показывает, что данные диагностические признаки 

достаточно эффективны в вибродиагностике величины износа боковых 

поверхностей зубьев авиационных редукторов. В рассматриваемом случае в 

качестве исследуемых гармоник выступают частота вращения сателитодержателя 

(первая винтовая гармоника) и частота вращения солнеченой шестерни (ротора 

ТК). В качестве диагностических признаков рассматривались: вторая роторная 

гармоника частоты вращения ТК (вторая гармоника частоты вращения солнечной 

шестерни), вторая и третья гармоники частоты вращения сателитодержателя 

(вторая и третья винтовые гармоники). Режим работы двигателя – максимальный. 

Предварительный анализ показал, что наиболее чувствительными являются соот-

ветствующие параметры частотной и амплитудной модуляций на исследуемых 

составляющих. На рисунках 6.29–6.31 представлены данные по влиянию 

величины износа на индексы ЧМ на частоте второй гармоники вращения 

cолнечной шестерни. Анализировался узкополосный процесс с зубцовой 

гармоникой пересопряжения зубьев солнечной шестерни и сателлитов в полосе 

fZ1 15% от центральной частоты. Соответствующие уравнения аппроксимации 

имеют вид: 

– y = 0,691x + 0,028; 

– y = 0,456x + 0,026; 

– y = 0,77x + 0,015. 
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Рисунок 6.29 – Зависимость индекса ЧМ на частоте 2fР от износа 1, r=0,65 

 

 

Рисунок 6.30 – Зависимость индекса ЧМ на частоте 2fР  

от величины износа 3, r=0,66 

 

 

Рисунок 6.31 – Зависимость индекса ЧМ на частоте 2fР  

от величины износа 4, r=0,67 
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На рисунке 6.32 представлены соответствующие данные по глубине АМ на 

частоте второй винтовой гармоники (2fВГ). Данные получены для тех же условий, 

что и для ЧМ. 

 

Рисунок 6.32 – Зависимость глубины АМ на частоте 2fВГ от износа 4, r=0,73 

Уравнение аппроксимации имеет вид  y = 119,1x
2
  – 3,861x + 0,062. 

На рисунке 6.33 приведены данные по 3fВГ. Исследовался узкополосный 

процесс с центральной частотой 1/6fZ1 в полосе  15%. 

 

 

Рисунок 6.33 – Зависимость глубины АМ на частоте 3fВГ от износа 2, r = 0,74 
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Уравнение аппроксимации имеет вид y = 1828x
2
  – 38,14x + 0,271. 

На рисунке 6.34 приведены данные по 2fР. Условия те же, что и для рисунка 

6.34. Уравнение аппроксимации имеет вид y = 780,7x
2
 – 29,65x + 0,385. 

 

Рисунок 6.34 – Зависимость глубины АМ на частоте 2fР от износа 4, r = 0,65 

 

Полученные результаты показывают, что характеристики расцентровки 

солнечной шестерни и сателлитодержателя позволяют диагностировать износ бо-

ковых поверхностей зубьев этой пары по характеристикам расцентровок. 

6.5. Диагностические признаки на основе анализа модуляционных  

явлений и оценки текущей частоты узкополосного процесса 

Оценка параметров АМ и ЧМ выполнена с учётом рекомендаций работ [26, 

27, 67, 259]. В [26] показано, что при использовании преобразования Гильберта 

для оценки параметров ЧМ при наличии также АМ возникают существенные по-

грешности. Поэтому далее для получения массива текущей частоты узкополосно-

го процесса использовалась разработанная методика и соответствующая про-

грамма «частота узкополосного процесса» (см. Приложение Г) [217] с последую-

щим расчётом требуемых параметров. 
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6.5.1. Признаки на основе глубины амплитудной модуляции 

Методика расчёта глубины АМ приведена в разделе 5. Представление полу-

ченного спектра производится в диапазоне частот не более половины ширины 

фильтра, выделяющего узкополосный процесс [89]. При расчете n-мерного векто-

ра от составляющих спектра огибающей он выполняется до его нормирования 

средним значением огибающей. 

Глубина АМ на частоте 15,8 Гц. Как отмечалось выше, данная составляю-

щая может иметь два источника. С одной стороны, это половинная гармоника от 

31,6 Гц (ЧСЗ) или разностностная между составляющей   
  и частотой вращения 

сателлитов. Глубина АМ на частоте 15,8 Гц (m1) определялась в полосе    
  

    , уравнение линейной аппроксимации имеет вид y = 2,516x + 0,065. Графиче-

ский вид данных представлен на рисунке 6.35. 

 

Рисунок 6.35 – Зависимость глубины m1 от величины износа 2, r = 0,73 

Ниже представлены данные по анализу глубины АМ по максимумам про-

цесса в полосе 637–848 Гц (центральная частота равна 1/6 от 32,82fр) на частотах, 

соответствующих гармоникам 1 вг (m2) и 3 вг (m3). Уравнения аппроксимации 

имеют вид: 

1 вг y = 834,5x
2
  – 19,60x + 0,214; `  

3 вг y = 1482x
2
  – 32,30x + 0,253. 

Соответствующий графический вид представлен на рисунках 6.36, 6.37. 
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Рисунок 6.36 – Зависимость m2 от износа 2, r = 0,78 

 

 

 
 

Рисунок 6.37 – Зависимость m3 от износа 2, r = 0,76 

 

6.5.2 Интенсивность n-мерного вектора в спектре огибающей 

Данная характеристика оценивалась по следующим составляющим: 

– от   г  по 5-ти составляющим (АО1) в полосе 32,82  р
  ± 100 Гц,  

y = 816,2x – 15,76;  

– от    по 7-ми составляющим (АО2) в полосе 32,82 р
  ±15%, y = 636,2x – 
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– от  р по 7-ми составляющим (АО3) в полосе 32,82 р
  ± 15%, y = 1132x – 

10,81;  

– от  р по 7-ми составляющим (АО4) в полосе 32,82 р
  ± 15%, y = 677,7x – 

11,98;  

Все вышеприведенные диагностические признаки получены для макси-

мальных режимов работы двигателя. Графический вид полученных данных пред-

ставлен на рисунках 6.38–6.41. 

 
Рисунок 6.38 – Зависимость интенсивности АО1  

от величины износа 4, r = 0,74 

 

 
Рисунок 6.39 – Зависимость интенсивности АО2 от износа 1, r = 0,72 
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Рисунок 6.40 – Зависимость интенсивности АО3 от износа 2, r = 0,69 

 
 

Рисунок 6.41 – Зависимость интенсивности АО4 от износа 4, r = 0,72 

 

6.5.3. Признаки на основе изменения параметров частоты  

узкополосного процесса 

В данном подразделе представлены данные по индексу частотной модуля-

ции и дисперсии девиации частоты. 

Индекс частотной модуляции (1) в полосе fZ1 15% на частоте f1. Соответ-

ствующий графический вид представлен на рисунке 6.42. 

Уравнение аппроксимации имеет вид y = 2056x
2
 – 78,23x + 0,966. 

На рисунке 6.43 представлены данные по индексу ЧМ (2) в полосе  

3fизн± 15% на частоте 3fР. Уравнение линейной аппроксимации  y = 2,445x + 0,067. 
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Рисунок 6.42 – Зависимость 1 от величины износа 4, r = 0,67 

 

Рисунок 6.43 – Зависимость (2) от величины износа 3, r = 0,68 

 

На рисунке 6.44 представлены результаты анализа дисперсии текущей час-

тоты узкополосного процесса (DZ1) в полосе 32,82fр ±10 Гц. 
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Рисунок 6.44 – Зависимость DZ1 от износа 4, r = 0,77 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y = 17117x
2
 – 644,5x + 14,44.  

6.6. Диагностические признаки на основе взаимных характеристик 

Для повышения надежности выделения диагностических признаков в ряде 

случаев используется анализ вибрационных процессов при параллельных измере-

ниях. Для их анализа воспользуемся взаимным спектром и функцией когерентно-

сти [64]. Обычно взаимный спектр выражают через модуль и фазу: 
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заднего винта (см. раздел 5.1). Здесь значимые коэффициенты корреляции полу-

чены для следующих признаков. Функция когерентности (К1) на частоте 31,6 Гц 

для датчиков, установленных в горизонтальном направлении. Соответствующие 

данные представлены на рисунке 6.45. Уравнение линейной аппроксимации имеет 

вид у = 23,22х – 0,257. 

Функция когерентности (К2) на частоте fизн для датчиков, установленных в 

горизонтальном направлении. Уравнение аппроксимации y = 2459x
2
 – 28,69x + 

0,154, износ 1. Данные представлены на рисунке 6.46. 

Функция когерентности (К3) на частоте fизн  для датчиков, установленных в 

вертикальном направлении от максимумов широкополосной вибрации. Данные 

представлены на рисунке 6.47. Уравнение линейной аппроксимации у=27,63х – 

0,312. 

 
 

Рисунок 6.45 – Зависимость К1 от величины износа 2, r = 0,72 

 
Рисунок 6.46 – Зависимость К2 от величины износа 1, r = 0,66 
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Рисунок 6.47 – Зависимость К3 от величины износа 2, r = 0,70 

 
Рисунок 6.48 – Зависимость К4 от величины износа 2, r = 0,76 

 

Функция когерентности (К5) на частоте fизн для датчиков, установленных в 

вертикальном направлении от максимумов широкополосной вибрации. Уравнение 

линейной аппроксимации y = 1641x
2
 – 65,13x + 0,665, r = 0,69, номер износа 4 (ри-

сунок 6.49). 

Функция когерентности (К6) на частоте fz1 для датчиков, установленных в 

горизонтальном направлении. Уравнение линейной аппроксимации у = 57,72х – 

0,512 (рисунок 6.50). 
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Рисунок 6.49 – Зависимость К5 от величины износа 4, r = 0,78 

 

Рисунок 6.50 – Зависимость К6 от величины износа 2, r   0,78 

 

Модуль взаимного спектра ( 1) на частоте fизн для датчиков, установленных 

в горизонтальном направлении.  

Уравнение линейной аппроксимации y = 6475x
2
 – 143,2x + 0,880 (рисунок 

6.51). 
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Рисунок 6.51 – Зависимость  1 от величины износа 2, r = 0,69 

Модуль взаимного ( 2) спектра на частоте fизн для датчиков, установленных 

в вертикальном направлении от максимумов широкополосной вибрации. Уравне-

ние линейной аппроксимации y = 18,67x – 0,163 (рисунок 6.52). 

 
Рисунок 6.52 – Зависимость  2 от величины износа 2, r = 0,69 

Модуль взаимного спектра ( 3) на частоте fизн для датчиков, установленных 

в горизонтальном направлении. Уравнение линейной аппроксимации y = 3016x
2
 – 

– 118,7x + 1,186 (рисунок 6.53). 
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Рисунок 6.53. Зависимость модуля взаимного спектра  3  

от величины износа 4, r = 0,69 

Модуль взаимного спектра ( 4) на частоте fизн для датчиков, установленных 

в вертикальном направлении от максимумов широкополосной вибрации. Уравне-

ние линейной аппроксимации y = 970,4x
2
 – 38,08x + 0,405 (рисунок 6.54). 

 
Рисунок 6.54. Зависимость  4  от величины износа 4, r = 0,69 
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со «штатных» датчиков частот вращения валов ГТД 
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задачи оценки технического состояния зубчатых зацеплений. Для этого необходима 

постановка дополнительных вибропреобразователей и использование дорогостоя-

щих широкополосных измерительных средств. Более серьёзная проблема связана с 

существенным изменением вибрационного состояния двигателя при его перестанов-

ке на объект [138, 332]. Износ рабочих поверхностей зубьев шестерён редуктора 

приводит к росту величины кинематической погрешности. Согласно ГОСТ 1643-81 

[92] кинематическая погрешность определяется как разность между фактическим и 

расчётным углами поворота ведомого зубчатого колеса.  

В параметрах частот вращения зубчатых колёс кинематическую погреш-

ность можно определить как 

     
  

  
, 

где  ,   – соответственно текущие значения частоты вращения шестерни 

и колеса; z1, z2 – числа их зубьев. 

Тогда текущее значение частоты вращения колеса можно записать в виде 

   
  

  
  . 

Износ зубьев шестерён редуктора приводит к изменению формы профиля 

зуба и, как следствие, изменению . Это вызывает изменение текущего значения 

передаточного числа, являющегося функцией угла поворота ведущего звена пере-

дачи. Эти явления должны вызвать изменения частотных параметров выходного 

звена редуктора. Следовательно, износ должен приводить к увеличению девиации 

частоты вращения выходного звена зубчатого зацепления. Одним из выходных 

звеньев редуктора исследуемого двигателя является вал заднего винта, который 

приводится во вращение от эпицикла. При этом параметры частоты вращения ва-

ла заднего винта будут характеризовать, помимо влияния погрешностей изготов-

ления и сборки, конструктивных, режимных факторов, девиации частоты враще-

ния ротора от работы системы регулирования, величину полного износа зубьев 

шестерён редуктора. Наибольший износ происходит в паре «солнечная шестерня-

сателлиты». Это связано с максимальной частотой вращения зубчатых колёс этой 

пары и, соответственно, максимальным значением скоростей взаимного проскаль-
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зывания боковых поверхностей зубьев. Кроме того, на характеристики частоты 

вращения вала заднего винта будет влиять износ зубьев шестерён передачи вра-

щения к его датчику оборотов. Учитывая малую передаваемую нагрузку, дейст-

вующую на зубья данной передачи, будем считать влияние этого износа на иссле-

дуемые характеристики незначительным. 

Для оценки возможности диагностики технического состояния редуктора двига-

теля был выполнен анализ некоторых характеристик частоты вращений его вы-

ходного звена в функции величин износов зубьев шестерён. Анализировалась 

дисперсия текущей частоты вращения вала заднего винта в функции величины 

износа. Обработка экспериментальных данных производилась следующим обра-

зом. Сигнал с датчика частоты вращения вала обрабатывался на предмет получе-

ния автоспектра. Определялась средняя частота спектральной составляющей ро-

торной гармоники (сигнала тахо – fТР). Исходный процесс пропускался через по-

лосовой фильтр шириной fТР ± 2Гц относительно частоты, соответствующей час-

тоте вращения ротора. Выделенный квазигармонический процесс обрабатывался 

программой «Частота узкополосного процесса» [217] (Приложение Г). При этом 

формировался массив данных текущего значения частоты сигнала оборотов. Да-

лее проводился расчёт требуемых характеристик. На рисунках 6.55 – 6.60 пред-

ставлены соответствующие экспериментальные данные по дисперсии девиации 

частоты вращения выходного вала редуктора (DВЗВ) [287].  

 
Рисунок 6.55 – Зависимость DВЗВ от износа 1, r = 0,75 
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Уравнение линейной аппроксимации имеет вид y = 1,048x + 0,001. 

 

 

Рисунок 6.56 – Зависимость DВЗВ от текущего износа 2 

Уравнение линейной аппроксимации y = 1,599x – 0,011, r = 0,73. 

 

Рисунок 6.57 – Зависимость DВЗВ от износа 3 

 

Уравнение линейной аппроксимации y = 0,601x + 0,001, r = 0,71. 

Более высокий коэффициент корреляции получен для дисперсии производ-

ной DВЗВ от частоты вращения вала заднего винта (рисунок 6.58). Уравнение ли-

нейной аппроксимации y = 1031x + 0,063. 
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Рисунок 6.58 – Зависимость DВЗВ от величины износа 1, r = 0,78 

 

На рисунках 6.59, 6.60 представлены данные по влиянию износа на вели-

чину эксцесса закона распределения текущей частоты тахометрического датчика 

частоты вращения вала заднего винта. 

 

Рисунок 6.59 – Зависимость эксцесса плотности распределения текущей частоты 

вращения ротора ВЗВ от величины износа 1, r = 0,88 

Уравнения линейной аппроксимации имеют вид y = 47,24x + 2,664. 
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Рисунок 6.60 – Зависимость эксцесса плотности распределения текущей частоты 

вращения ротора ВЗВ от величины износа 3, r=0.69 
 

Уравнения линейной аппроксимации соответственно имеют вид: 

– y = 21,86x + 2,795. 

Использование разности дисперсий девиации частот вращения валов ВЗВ и 

ТК (D) позволяет учесть влияние девиации частоты входного вала редуктора на 

дисперсию выходного. Соответствующие данные представлены на рисунке 6.61. 

Это обеспечивает повышение точности и чувствительности метода [230]. 

 
 

Рисунок 6.61 – Зависимость параметра ΔD от величины износа 2,  

режим работы двигателя 0,85 номинала, r = 0,88 
 

Уравнение аппроксимации имеет вид y = 0,530x – 0,00008. 

На рисунках 6.62-6.64 представлены данные по параметрам девиации час-

тоты вращения ротора ТК.  
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Рисунок 6.62 – Зависимость эксцесса плотности распределения текущей частоты 

вращения ротора ТК от величины износа 2 r = 0,78 

Уравнение линейной аппроксимации имеет вид y = 8,587x  – 0,324. 

 

Рисунок 6.63 – Зависимость DТК величины износа 1, r = – 0,75 

Здесь DТК – дисперсия девиации частоты вращения ротора ТК. 

Уравнение аппроксимации имеет вид y = 110,8x
2
  – 4,245x + 0,041. 

 

Рисунок 6.64 – Зависимость DТК от износа 3, r =0,69 
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Соответствующее уравнение аппроксимации имеет вид: 

y = 189,0x
2
 – 11,60x + 0,208. 

Представляет практический интерес установление нормы на допустимые 

значения полученных диагностических признаков для контроля величины износа 

в условиях эксплуатации. Расчёт выполнен в соответствии с ГОСТ Р ИСО 13373-

2-2009 [115]. В качестве примера был выполнен анализ статистики 18 отремон-

тированных двигателей для параметра DВЗВ и получено значение 0,026 Гц. Пре-

вышение полученной нормы (см. рисунок 6.56) отмечается только для двигателя, 

на котором выявлена трещина на пере рабочей лопатки 7-й ступени компрессора 

по форме колебаний на частоте 2660 Гц. 

Использование сигналов «штатных» тахометрических датчиков частот 

вращения входного и выходного вала редуктора ГТД позволяет при использова-

нии несложного микропроцессорного устройства оценивать техническое состоя-

ние редуктора в условиях эксплуатации в процессе проведения регламентных ра-

бот. 

6.8. Вибрационный шум в диагностике износа зубьев редукторов ГТД 

Известно [75, 208], что при развитии износа боковых поверхностей зубчато-

го зацепления растёт интенсивность вибрационного шума около зубцовой гармо-

ники. В работе [323] показано, что погрешности профиля зубьев оказывают суще-

ственное влияние на шум зубчатого зацепления. Поэтому была рассмотрена зада-

ча оценки влияния уровня  износа боковой  поверхности зубьев на интенсивность 

вибрационного шума [269, 294]. Уровень вибрационного шума оценивался в не-

которых частотных областях, включающих частоты, соответствующие кратным 

зубцовым гармоникам. Представленные далее результаты получены на режимах 

работы двигателей 0,4 номинального и максимальный. На этих режимах работы 

двигателя частота вращения ротора практически одинакова, отличается только 

передаваемая редуктором мощность. 

Предварительный анализ показал, что значимое изменение интенсивности 

вибрационного шума (дисперсии в выбранной полосе частот) выявлено для двух 
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частотных зон: 12965-14770 Гц (DШ1) и 25000-27800 Гц (DШ2). В первой находится 

частота третьей зубцовой гармоники во второй – шестой. Идентифицировать дан-

ные гармоники не удалось из-за их низкой интенсивности. На рисунках 6.65-6.68 

представлены эспериментальные данные по оценке влияния износа на величину 

DШ1, на рисунках 6.69 и 6.70 – DШ2.  

   
 

Рисунок 6.65 – Зависимость DШ1 на режиме 0,4 номинального  

от износа 1, r = 0,74 

 

  
Рисунок 6.66 – Зависимость DШ1  на режиме максимальный  

от износа 1, r = 0,75 
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Рисунок 6.67 – Зависимость DШ1 на режиме максимальный от износа 2, r = 0,76 

 
Рисунок 6.68 – Зависимость DШ1 на режиме максимальный от износа 4, r = 0,71 

 

 
Рисунок 6.69. – Зависимость DШ2 на режиме максимальный от износа 1, r = 0,68 
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Рисунок 6.70 – Зависимость DШ2 на режиме максимальный  

от износа 4, r = 0,69 

Соответствующие уравнения аппроксимации имеют вид: 

 – y = 0,158e
344,7x

; 

– y = 4,614e
135,2x

; 

– y = 7421x  – 72,52; 

 – y = 4013x  – 74,26;  

– y = 2E+10x
5,918

;  

– y = 0.003e
153,1x

.  

Полученные зависимости имеют как линейный, так и нелинейный вид. Об-

ращает на себя внимание тот факт, что на режиме работы двигателя 0.4 номи-

нального максимальный коэффициент корреляции реализуется на текущем изно-

се, а на режиме максимальный – на текущем полном. Для параметра DШ1 получе-

ны несколько большие значения коэффициента корреляции. Учитывая, что износ 

приводит к росту бокового зазора, по 18 отремонтированным двигателям было 

оценено его влияние на величину исследуемых дисперсий. Наличие этого влияния 

не выявлено. Значения параметра DШ1 для режима работы двигателя 0,4 номинала 

существенно выше, чем для режима максимальный. Данный результат хорошо со-

гласуется с результатами работы [326]. Полученные данные свидетельствуют о 

том, что изменение состояния боковых поверхностей зубьев влияет на параметры 

вибрационного шума в районе третьей и шестой зубцовой гармоник. Это позволя-

ет оценивать развитие износа боковых поверхностей зубьев зубчатого зацепления 

даже при отсутствии возможности идентификации интенсивности соответствую-

щих гармоник, кратных зубцовой. 
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6.9. Структурные диагностические признаки износа 

Влияние достаточно большого количества факторов на диагностические 

признаки, построенные на интенсивности, подвигло ряд авторов на разработку 

безразмерных дискриминант [334, 340, 359]. Предлагаемые характеристики доста-

точно сложны в использовании. В работе [151] авторы предлагают применять 

простые структурные диагностические признаки в виде отношения двух ампли-

туд, частоты к амплитуде, частоты к декременту и т.п. Их достоинство заключает-

ся в удобстве измерений и использования, практической независимости от многих 

погрешностей, так как оцениваются относительные величины.  

В качестве примера [296] оценим следующие отношения П1/П3 (h1), П2/П3 

(h2). Соответствующие графические зависимости представлены на рисунках 6.71, 

6.72.  

 
Рисунок 6.71 – Зависимость h1 от износа 4, r =  0.81 

 

 
Рисунок 6.72 – Зависимость h2 от износа 4, r = 0,69 
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Соответствующие уравнения аппроксимации имеют вид: 

y = -8,809x + 0,723;  

y = -8,262x + 0,763. 

Из представленных результатов видно: 

– рост износа приводит к уменьшению параметров h1 и h2, что указывает на 

больший рост величины П3; 

– полученные зависимости имеют линейный характер; 

– наибольшее значение коэффициента корреляции получено для отношений 

наименьшего и наибольшего значений ширины спектральной составляющей. 

6.10. Диагностические признаки на базе каскадной демодуляции 

Как отмечалось выше, одним из наиболее широко используемых методов 

обработки вибрационных процессов является спектр огибающей. Суть способа 

заключается в выделении узкополосным фильтром требуемой частотной области, 

построении огибающей и расчёта её автоспектра. Основным его недостатком яв-

ляется относительно узкий частотный диапазон выделенных диагностических 

признаков, связанный с использованием узкополосного фильтра. Как правило, по-

явление и развитие дефектов сопровождается ростом степени нелинейности в 

конструкции. В этом случае более эффективным является каскадная демодуляция 

[2, 42]. Её суть заключается в повторной процедуре узкополосной фильтрации 

процесса, выделении огибающей и расчета автоспектра. Тогда ещё в большей 

степени происходит сужение полученного частотного диапазона. Выделение мак-

симумов широкополосного процесса и оценка соответствующего спектра уже яв-

ляется первым шагом демодуляции. Отсюда совершенно очевидно, что использо-

вание максимумов широкополосной вибрации существенно расширяет частотный 

диапазон каскадной демодуляции [283]. Это особенно актуально при проявлении 

одновременно нескольких неисправностей и нелинейного взаимодействия эле-

ментов конструкции машин [53]. Например, при регистрации вибрационного про-

цесса до 28 кГц и выделении узкополосного колебания на верхнем крае частотно-

го диапазона при двойной демодуляции невозможно получить спектр огибающей 
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с частотным диапазоном выше 500 Гц. Это является существенным ограничением 

метода. Практическое использование такого подхода ограничивается низкообо-

ротными машинами. Для преодоления указанной проблемы приходится регистри-

ровать колебания в ультразвуковом диапазоне частот, что представляет опреде-

ленные технические трудности. Кроме того, на высоких частотах происходит ин-

тенсивное затухание колебаний при их прохождении по конструкции машины. 

Поэтому вибропреобразователь необходимо размещать максимально близко к ис-

следуемому узлу, что не всегда возможно. 

Использование спектра максимумов обеспечивает расширение получаемой 

частотной области при каскадной демодуляции.  

Исследовался  вибрационный процесс с двух вибропреобразователей, уста-

новленных на стыке картеров компрессора и редуктора. Ось их чувствительности 

ориентирована в горизонтальном и вертикальном направлениях. Режим работы 

двигателя – максимальный. Исследовалась вибрация одного из 15 двигателей с 

максимальным износом боковых поверхностей зубьев в паре «солнечная шестер-

ня – сателлиты», пришедших в ремонт на завод-изготовитель. Выделялся узкопо-

лосный процесс с центральной частотой, равной частоте четвёртой зубцовой гар-

моники пары «солнечная шестерня – сателлиты» фильтром шириной в 30%. Далее 

выделялась огибающая узкополосного процесса и строился соответствующий ав-

тоспектр. На верхнем крае частотного диапазона автоспектра определялся частот-

ный диапазон для повторного выделения узкополосного процесса и повторным 

расчётом автоспектра. Выделение максимумов широкополосной вибрации есть 

первый шаг демодуляции. Далее аналогичным образом, выделяется узкополосный 

процесс с получением огибающей и расчётом автоспектра.  

На рисунках 6.73, 6.74 представлены результаты каскадной демодуляции по 

вибропреобразователю с горизонтальной ориентацией оси чувствительности, на 

рисунках 6.75, 6.76 – с вертикальной. Здесь m4, m5, m6, m7 – соответственно глуби-

на амплитудной модуляции.  



185 

 

 

 
Рисунок 6.73 – Результаты каскадной демодуляции с использованием текущих 

значений вибрационного процесса 

 

 
Рисунок 6.74 – Результаты каскадной демодуляции с использованием максимумов  

вибрационного процесса 

 

 
Рисунок 6.75 – Результаты каскадной демодуляции с использованием текущих 

значений вибрационного процесса 
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Рисунок 6.76 – Результаты каскадной демодуляции с использованием  

максимумов вибрационных процессов 

 

Представленные результаты позволяют сделать ряд замечаний. 

Вибропреобразователь с горизонтальной ориентацией оси чувствительности 

(рисунок 6.73, данные по текущим процессам): 

– частотный диапазон полученных данных не превышает 330 Гц; 

– полученные результаты не позволили выявить модулирующие состав-

ляющие вибрации. 

Данные на рисунке 6.74. получены с использованием максимумов вибраци-

онного процесса: 

– частотный диапазон полученных данных составляет 2700 Гц; 

– идентифицируются следующие модулирующие компоненты: восьмая вин-

товая гармоника (1), первая роторная гармоника в абсолютном движении (2), ряд 

гармоник с шагом первой роторной, первая роторная гармоника в относительном 

движении (3).  

Вибропреобразователь с вертикальной ориентацией оси чувствительности 

(рисунок 6.75, данные по текущим значениям): 

– частотный диапазон полученных данных до 330 Гц; 
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– идентифицируется модулирующая составляющая на частоте восьмой вин-

товой гармоники (1). 

Рисунок 6.76, данные по максимумам вибрационного процесса: 

– идентифицируются следующие модулирующие составляющие: третья 

винтовая гармоника (1), восьмая винтовая гармоника (2), шестнадцатая винтовая 

гармоника (3), вторая роторная гармоника (4), четвёртая роторная гармоника (5), 

шестая роторная гармоника (6), девятая роторная гармоника (7), двенадцатая ро-

торная гармоника (8).  

Выполненный анализ показывает, что каскадная демодуляция обеспечивает 

существенно больший частотный диапазон представления модулирующих со-

ставляющих вибрации по сравнению с анализом текущих значений. Следует от-

метить, что выполненные ранее исследования показали определённую трудность 

идентификации параметров роторной гармоники в приведенном движении (часто-

та вращения солнечной шестерни) при развитии износа. На рисунке 6.76 она чёт-

ко идентифицируется (см. рисунок 6.76, составляющая между 2 и 3). Это обстоя-

тельство свидетельствует о том, что помимо расширения частотного диапазона, 

рассмотренный способ обеспечивает более высокую чувствительность.  

Полученные результаты позволяют оценить распределение долей вида из-

носа по общему объёму полученных диагностических признаков. Оно составило: 

износ 1 – 20%, износ 2 – 45%, износ 3 – 7%, износ 4 – 26%. Полученные данные 

позволяют составить классификацию диагностических признаков бокового зазора 

(рисунок 6.77). Для диагностических признаков на основе интенсивности состав-

ляющих автоспектра и спектра максимумов доля износа 2 составляет 74%. Это 

свидетельствует о наибольшей чувствительности диагностических признаков к 

максимальному износу зубьев солнечной шестерни относительно исходных 

эвольвентограмм.  
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Рисунок 6.77 - Классификация ДП бокового зазора 

Выводы и результаты шестого раздела 

1. Разработан комплекс диагностических признаков износа зубьев редукто-

ра пары «солнечная шестерня – сателлиты» на базе: относительной ширины спек-

тра, интенсивностей составляющих в автоспектре и спектре максимумов, пара-

метров частотной и амплитудной модуляций, взаимных характеристик, вибраци-

онного шума, структурных параметров и каскадной демодуляции. 

2. Впервые предложены диагностические признаки износа боковых поверх-

ностей зубьев редуктора ГТД на основе анализа сигналов со «штатных» тахомет-

рических датчиков частот вращения входного и выходного валов редуктора. Их 

использование позволяет диагностировать исследуемый дефект редуктора в усло-

виях эксплуатации.  

3. Установлено, что при невозможности идентификации высших кратных 

зубцовых гармоник износ боковой поверхности зубьев зубчатого зацепления 

можно диагностировать по интенсивности вибрационного шума в частотных об-

ластях третьей и шестой гармоник от зубцовой. 

4. Предложенные диагностические признаки существенно расширяют воз-

можности вибродиагностики редукторов авиационных ГТД. Разработанные под-
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ходы представляют возможность создания методик диагностики их технического 

состояния как при их испытаниях на стендах, так и в условиях эксплуатации. 

5. Наибольшая чувствительность диагностических признаков выявлена для 

максимального износа солнечной шестерни относительно исходных эвольвенто-

грамм. 
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7. РАЗРАБОТКА ДИАГНОСТИЧЕСКИХ ПРИЗНАКОВ ВЕЛИЧИНЫ  

БОКОВОГО ЗАЗОРА ЗУБЧАТОГО ЗАЦЕПЛЕНИЯ  

ПЛАНЕТАРНОГО  РЕДУКТОРА 

Как было отмечено выше, износ и боковой зазор определённым образом 

связаны между собой. Поэтому в настоящем разделе показана возможность ис-

пользования составляющих модели (4.2), разработанных новых методов анализа 

динамических процессов, в том числе сигналов «штатных» тахометрических дат-

чиков частот вращения валов двигателей в диагностике величины бокового зазора 

в паре «солнечная шестерня  – сателлиты».  

7.1. Диагностические признаки на базе интенсивностей 

спектральных составляющих вибрации редуктора 

В данном разделе и далее в работе анализировалось состояние редукторов 

14 двигателей, прошедших ремонт на заводе-изготовителе с различными значе-

ниями величины бокового зазора (таблица 7.1), осреднённых по пяти его величи-

нам, в том числе с боковым зазором выше установленной нормы (0,43 мм) [ 60, 

61]. 

Таблица 7.1 – Статистика величины бокового зазора 

№ двигателя боковой зазор, мм № двигателя боковой зазор, мм 

1 0,30 8 0,37 

2 0,30 9 0,37 

3 0,33 10 0,37 

4 0,33 11 0,37 

5 0,33 12 0,40 

6 0,33 13 0,40 

7 0,33 14 0,45 

 

При увеличении бокового зазора следует ожидать рост степени нелинейно-

сти в зубчатом зацеплении пары «солнечная шестерня – сателлиты» [297]. Это 

должно привести к изменению интенсивности субгармонических колебаний. В 

частности, на рисунках 7.1 и 7.2 представлены соответствующие зависимости для 

субгармоник 0,5fр (А0,5) и 1,5fр (А1,5).  
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Рисунок 7.1 – Зависимость интенсивности составляющей на частоте 0,5fР  

от величины бокового зазора, r = 0,75 

 

 
 

Рисунок 7.2 – Зависимость интенсивности составляющей на частоте 1,5fР  

от величины бокового зазора, r = 0,90 

 

Соответствующие аналитические зависимости представлены ниже: 

– составляющая на частоте 0,5fР  –   y = 321,9x
2
 – 200,5x +32,99, (6,29 м/с

2
); 

– на частоте 1.5fР  – y = 3.376x  – 0.139, (1,31 м/с
2
). 
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Здесь в скобках представлены расчётные значения нормы для данного диаг-

ностического признака, полученные путём подстановки в аналитическое выраже-

ние величины бокового зазора, равного 0,43 (норма). 

Рост бокового зазора в паре «солнечная шестерня – сателлиты» приводит к 

его уменьшению в паре «эпицикл – сателлиты». В связи с этим следует ожидать 

изменения интенсивности зубцовых гармоник fZ1 и fZ2. Соответствующий графи-

ческий вид представлен на рисунке 7.3. 

 
Рисунок 7.3 – Зависимость интенсивности зубцовых составляющих  

с кратностью 16,410 ( ) и 32,820 (  ) от величины бокового зазора 

 

Диагностические признаки по данным следящего анализа. 

Анализ разработанной в разделе 4.2 имитационной модели показывает, что 

появление дефекта в паре «солнечная шестерня – сателлиты» приводит к генера-

ции ряда составляющих с шагом 3  
 . Был выполнен анализ интенсивностей со-

ставляющих этого ряда с вибропреобразователя, установленного на стыке карте-

ров компрессора и редуктора в вертикальном направлении. Соответствующие 

данные при r0,65 представлены в таблице 7.2. 
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Таблица 7.2. Интенсивность составляющих ряда, м/с
2
 

износ, мм 

кратность 
0,30 0,33 0,37 0,40 0,45 r 

10,942 10,20 20,90 9.30 19,50 17,70 0,77 

13,677 8,22 11,49 8,44 15,56 17,57 0,85 

16,412 54,10 42,70 41,80 28,00 18,40 -0,97 

21,883 15,90 27,80 24,00 26,00 63,70 0,84 

27,354 8,10 9,80 12,90 11,00 16,80 0,91 

30,090 7,48 6,58 7,87 6,96 3,64 -0,73 

32,825 9,30 12,60 24,60 10,90 25,00 0,65 

вектор 22,14 33,46 30,00 37,67 70,44 0,89 

Здесь приведены осредненные значения на пяти уровнях величины бокового 

зазора, коэффициент линейной корреляции r и n-мерный вектор, посчитанный по 

составляющим с r> 0,80. Обрабатывался режим приёмистость в функции следя-

щего анализа с выделением максимального амплитудного значения. Соответст-

вующие аналитические зависимости аппроксимации данных имеют вид: 

составляющие с кратностями:  

– 10,942 (АБ4) y = 6,66x – 9,296 (норма 17,24 м/с
2
);         

– 13,677 (АБ5) y = 60,68x – 10,19 (15,90 м/с
2
);              

– 16,412 (АБ6) y = -230,6x  + 122,3 (23,14 м/с
2
);             

– 21,883 (АБ8) y = 2099x
2
 – 1285x+213,8 (49,36 м/с

2
);        

– 27,354 (АБ10) y = 51,81x – 7,45 (14,83 м/с
2
);              

– 30,090 (АБ11) y = -20,78x + 14,19 (5,25 м/с
2
);              

– 32,825 (АБ12) y = 84,92x – 14,94 (21,58 м/с
2
);             

n-мерный вектор (АБ) y = 2108x
2
  – 1302x + 226,8 (56,71 м/с

2
). 

Здесь же приведены данные по расчёту соответствующих норм путём под-

становки в аналитические выражения величины износа 0,43 мм. На рисунках 7.4–

7.11 представлен их графический вид. Обозначение амплитудного значения ин-

тенсивности составляющей соответствует её порядковому номеру в ряду с шагом 

3fР
*
. 
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Рисунок 7.4 – Зависимость АБ4 от величины бокового зазора 

 
Рисунок 7.5 – Зависимость АБ5 от величины бокового зазора 

 
Рисунок 7.6 – Зависимость АБ6 от величины бокового зазора 
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Рисунок 7.7 – Зависимость АБ8 от величины бокового зазора 

 
Рисунок 7.8 – Зависимость АБ10 от величины бокового зазора 

 

 
 

Рисунок 7.9 –Зависимость АБ11 от величины бокового зазора 
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Рисунок 7.10 – Зависимость АБ12 от величины бокового зазора 

 

 
Рисунок 7.11 – Зависимость интенсивности n-мерного вектора (АБ1)  

от величины бокового зазора 

 

Снижение интенсивностей шестой и одиннадцатой составляющих ряда вы-

звано уменьшением зазора в паре «шестерня-вал – эпицикл» при его росте в паре 

«солнечная шестерня – сателлиты». 
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7.2. Диагностические признаки на основе анализа сигналов  

со «штатных» тахометрических датчиков оборотов вращения ТК и ВЗВ 

Взаимное изменение боковых зазоров в редукторе должно привести к изме-

нению девиации частот вращения входного и выходного валов редуктора. Был 

выполнен анализ величин дисперсий от девиации частот вращения ротора ТК 

(DТКБ) и ротора ВЗВ (DВЗВБ) при работе двигателя на стационарном режиме. Оцен-

ка дисперсии выполнялась путём фильтрации сигналов в полосе ±2 Гц относи-

тельно среднего значения частот вращения ТК и ВЗВ, определения текущего зна-

чения частот и соответствующего расчёта исследуемых характеристик. Получен-

ные графические зависимости представлены на рисунках 7.12–7.14.  

 

Рисунок 7.12 – Зависимость DТКБ от величины бокового зазора 

 

Рисунок 7.13 – Зависимость DВЗВБ  от величины бокового зазора 
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Рисунок 7.14 – Зависимость разницы DВЗВБDТКБ  от величины бокового зазора 

 

Соответствующие аналитические выражения имеют вид: 

  – дисперсия ротора ТК  y = 0,409x
2
 – 0,251x + 0,040, r = 0,68;  

  – дисперсия ВЗВ      y = -0,204x + 0,095, r = -0,82; 

  – разность дисперсий   y = -0,280x + 0,119, r = -0.81. 

Как видно из рисунков, увеличение бокового зазора в паре «солнечная шес-

терня – сателлиты» приводит к увеличению дисперсии девиации частоты враще-

ния ротора ТК и уменьшению её величины для ротора ВЗВ. Уменьшается раз-

ность дисперсий. Максимальное и достаточно высокое значение параметра r по-

лучено для дисперсии девиации частоты ротора ВЗВ. 

7.3. Диагностические признаки на основе анализа параметров модуляции 

Увеличение бокового зазора приводит к росту степени нелинейности и воз-

буждению комбинационных составляющих и усилению модуляционных явлений. 

Был выполнен анализ глубины АМ зубцовой составляющей с кратностью 32,820 

компонентами на частоте вращения солнечной шестерни в абсолютном движении 

(mБ1) и комбинационными гармониками 114 Гц (mБ2) и 163 Гц (mБ3). Узкополос-

ный процесс выделялся в полосе fZ1 15%.  Полученные зависимости представле-

ны на рисунках 7.15–7.22. 
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Рисунок 7.15 – Зависимость глубины АМ на частоте вращения солнечной  

шестерни от величины бокового зазора, r = 0,80 

 

Рисунок 7.16 – Зависимость глубины АМ на частоте 114 Гц  

от величины бокового зазора, r=0,76 

 
Рисунок 7.17 – Зависимость глубины АМ на частоте 163 Гц  

от величины бокового зазора, r=0,94 
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Соответствующие аналитические зависимости имеют вид: 

y = 3,952x
2
 – 2,425x + 0,434 (норма 0,122); 

y = 57,74x
3
 – 58,48x

2
 + 19,89x – 2,207 (0,123); 

y = 0,329x – 0,045 (0,096).  

Комбинационная составляющая на частоте 114 Гц определяется как раз-

ность частоты вращения солнечной шестерни в абсолютном движении и частоты 

вращения эпицикла в относительном. Или как разность частот вращения солнеч-

ной шестерни в приведенном движении и частоты вращения водила в абсолют-

ном. Составляющая на частоте 163 Гц является комбинационной в виде суммы 

частоты вращения солнечной шестерни в относительном движении и третьей гар-

моники частоты вращения эпицикла в относительном. 

Был выполнен анализ глубины АМ на низкочастотных составляющих  

3 Гц (mБ4), 5 Гц (mБ5), 7,5 Гц (mБ6). Соответствующие графические зависимости 

представлены на рисунках 7.18–7.20. Анализ выполнен по максимальным значе-

ниям процесса. 

 
 

Рисунок 7.18 – Зависимость глубины АМ на частоте 3 Гц 

от величины бокового зазора, r = 0,73 
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Рисунок 7.19 – Зависимость глубины АМ на частоте 5 Гц  

от величины бокового зазора, r = 0,72 

 
Рисунок 7.20 – Зависимость глубины АМ на частоте 7,5 Гц  

от величины бокового зазора, r=0,71 
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ставляющей спектра. Исследовались составляющие на частотах 15,8 Гц (Б1),  

31,6 Гц (Б2), 126,6 Гц, (Б3), 278 Гц, (Б4), 416 Гц (Б5) Гц. Первая составляющая 

определяется как 0,5 ЧСЗ, вторая – ЧСЗ, третья –   
 , четвёртая и пятая – 2fР и 3fР. 

Соответствующие графические зависимости представлены на рисунках 7.21–7.25. 

 

Рисунок 7.21 – Зависимость индекса ЧМ на частоте 15,8 Гц  

от величины бокового зазора, r = 0,71 

 

 
Рисунок 7.22 – Зависимость индекса ЧМ на частоте 31,6 Гц  

от величины бокового зазора, r = 0,77 
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Рисунок 7.23 – Зависимость индекса ЧМ на частоте 126,6 Гц  

от величины бокового зазора, r=0,76 

 

 
Рисунок 7.24 – Зависимость индекса ЧМ на частоте 278 Гц  

от величины бокового зазора, r = 0,74 

 
 

Рисунок 7.25 – Зависимость индекса ЧМ на частоте 416 Гц  

от величины бокового зазора, r = 0,76 
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Уравнения аппроксимации имеют вид: 

y =  – 8,113x + 4,761; 

y =  – 3,887x + 2,337; 

y =  – 0,749x + 0,471; 

y =  – 0,298x + 0,197; 

y =  – 0,155x + 0,113. 

 

Для всех рассмотренных составляющих рост величины бокового зазора 

приводит к уменьшению индекса частотной модуляции. По первым двум состав-

ляющим наблюдается перемодуляция. Наибольшее значение коэффициента кор-

реляции получено для составляющей ЧСЗ. 

Был выполнен анализ спектра от спектра (аналог кепстра) составляющей fр 

(АКБ1) на режиме работы двигателя 0,4Ne. Соответствующая графическая зависи-

мость представлена на рисунке 7.26.  

Уравнение аппроксимации имеет вид y =  – 0,314x + 0,193.  

Как видно из полученных данных, зависимости значений диагностических 

признаков от величины бокового зазора имеют как линейный, так и существенно 

нелинейный характер.  

 

 

Рисунок 7.26 – Зависимость АКБ1 от величины бокового зазора, r = 0,85 
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7.4. Диагностические признаки на основе биполярного анализа 

Предложенный в разделе 2.6 способ повышения чувствительности и расши-

рения функциональных возможностей биполярного анализа позволяет предло-

жить некоторые новые диагностические признаки. На рисунке 7.27, 7.28  пред-

ставлены данные зависимости отношения интенсивности положительной части 

интенсивности зубцовой составляющей к отрицательной (АZ1
+
/ АZ1

 –
) от величины 

бокового зазора в паре «солнечная шестерня – сателлиты» на максимальном ре-

жиме работы двигателя. 

 
 Рисунок 7.27 – Зависимость отношения АZ1

+
/ АZ1

 – 
от величины бокового зазора  

для мгновенных значений процесса (   ) и его максимумов (   ) 

 

Рисунок 7.28 – Зависимость отношения АZ1
+
/ АZ1

 – 
от величины бокового зазора 

для мгновенных значений процесса (   ) и его максимумов (   ) на приёмистости 
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7.5. Структурные диагностические признаки 

Рассмотрены следующие параметры: отношение интенсивности субгармо-

ники 1/3fZ1 к интенсивности гармоники fZ1 (h3), интенсивности субгармоники 2/3fZ1 

к интенсивности гармоники fZ1 (h4), D2/D1(h5), интенсивности субгармоники 1/3fZ1 

к субгармонике 2/3fZ (h6). Их графические зависимости представлены на рисунках 

7.29–7.32. 

 
Рисунок 7.29 – Зависимость h3 от зазора, r =  0,93 

 
Рисунок 7.30 – Зависимость h4 от зазора, r = 0,85 
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Рисунок 7.31 – Зависимость h5 от зазора, r = 0,83 

 

 

Рисунок 7.32 – Зависимость h6 от зазора, r = -0,83 

Соответствующие уравнения аппроксимации имеют вид: 

y = -72,53x + 36,85;  

y = 5,637x  – 0,861;  

y = -85,73x + 43,44;  

y = -108,1x + 49,83.  

Все зависимости носят линейный характер. Рост величины бокового зазора 

приводит к увеличению параметра h4. Это связано с более высокой чувствитель-

ностью субгармоники 2/3fZ1 к изменению величины бокового зазора по сравнению 

с fZ1. Следует отметить относительно высокие значения полученных коэффициен-

тов корреляции, что связано с использованием относительных величин [297]. 
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Полученные результаты позволяют составить диаграмму классфикации 

диагностических признаков 4-х видов износа и способов выявления 

диагностических признаков (рисунок 7.33). 

  

 

 

 

Рисунок 7.33 –  Классфикация 4-х видов износа и способов выявления ДП 

Выводы и результаты седьмого раздела 

1. Разработан комплекс диагностических признаков величины бокового за-

зора в паре «солнечная шестерня – сателлиты» на базе: интенсивностей автоспек-

тра и спектра максимумов, параметров частотной и амплитудной модуляций, би-

полярного анализа и структурных диагностических признаков. Предложенный 

комплекс существенно расширяет возможности вибродиагностики технического 

состояния данного дефекта редукторов авиационных ГТД как при их испытаниях 

на стендах, так и в условиях эксплуатации. На ряд диагностических признаков 

разработаны соответствующие значения норм. 

2. Впервые разработаны диагностические признаки величины бокового за-

зора на основе анализа сигналов со «штатных» тахометрических датчиков частот 

вращения входного и выходного валов редуктора. Их использование позволяет 

диагностировать рассматриваемый дефект редуктора без постановки дополни-

Виды износа 
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тельных датчиков на двигатель в условиях эксплуатации в процессе регламент-

ных работ на объекте. 
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8. ВОПРОСЫ ПРАКТИЧЕСКОГО ИСПОЛЬЗОВАНИЯ  

РАЗРАБОТАННЫХ ПОДХОДОВ В ОЦЕНКЕ  

ТЕХНИЧЕСКОГО СОСТОЯНИЯ РЕДУКТОРОВ ГТД 

В настоящем разделе рассмотрены вопросы влияния на разработанные ди-

агностические признаки типа используемых воздушных винтов и места постанов-

ки двигателя (испытательный стенд, объект). Даны предложения по назначению 

базовых значений диагностических признаков износа боковых поверхностей 

зубьев. Обоснованы рекомендации по выбору диагностических признаков износа 

боковых поверхностей зубьев зубчатого зацепления и величины бокового зазора 

для дальнейшего практического использования. На основе разработанных подхо-

дов предложен ряд методик оценки технического состояния дифференциального 

редуктора ТВД по рассматриваемым дефектам, примеры которых представлены в 

Приложениях Д-З. 

8.1. Проблемы разработки методик вибродиагностики  

технического состояния редукторов авиационных ГТД  

Как отмечено в [31], в основе вибрационной диагностики роторных машин 

лежит допущение об обратимой функциональной зависимости между параметра-

ми состояния x1, x2,…xi…xn и диагностическими признаками Аi. Признаки   оцени-

ваются по результатам анализа процессов, несущих диагностическую информа-

цию. Для обозначения класса состояния машины используется понятие неисправ-

ности (дефекта) [75, 212]. Принято рассматривать два крайних состояния маши-

ны. Одно позволяет машине выполнять её функцию, другое характеризует со-

стояние отказа. Задача выбранных диагностических признаков заключается в 

обеспечении определения принадлежности состояния машины к соответствую-

щему классу. Выбор эффективных диагностических признаков является наиболее 

сложной и трудоемкой задачей. Они должны удовлетворять ряду требований [31, 

55, 57, 75, 151,152, 156, 208, 220, 221, 225, 254, 288, 328]: 

– измеряемость; 

– наличие однозначной связи с техническим состоянием машины; 
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– возможность обнаружения дефекта на более ранней стадии его развития; 

– обеспечение требуемой глубины диагноза; 

– высокая информативность; 

– максимальная чувствительность; 

– монотонность изменения при развитии дефекта; 

– соответствие математической модели их зависимости от величины дефек-

та математической модели его развития;  

– обеспечение высокого быстродействия при их использовании в системах 

защиты; 

– возможность их получения по минимальному числу измерительных кана-

лов; 

– обеспечение относительно простой процедуры преобразования и обработ-

ки данных диагностирования с использованием простых и недорогих технических 

средств и др. 

При решении задачи распознавания возможны два подхода: вероятностный 

и детерминистский [32]. Выбор способа распознавания определяется характером 

развития дефекта, зависящим от физических процессов, его вызывающих. Если 

между исправным и дефектным состояниями нет чёткой границы, оценку принад-

лежности машины к одному из классов состояния выполняют с использованием 

методов технической кибернетики на базе распознавания образов [91, 303]. При 

выявлении корреляционно-регрессионных зависимостей между параметрами со-

стояния и диагностическими признаками оценивается изменение диагностических 

признаков в процессе наработки машины с использованием базовых значений 

(норм). При этом необходимо решить ещё ряд задач: оценить погрешность клас-

сификации, обосновать норму, определить вид контроля (периодический, непре-

рывный) и др. 

Вибродиагностика авиационных ГТД обладает рядом специфических осо-

бенностей [138, 120, 139, 151, 152, 154, 201, 259, 323]: 

– как правило, небольшой объём обучающей статистики; 
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– значительный разброс параметров вибрации, вызванный большим количе-

ством влияющих факторов; 

 – влияние места постановки двигателя (стенд, объект); 

– возможность использования для ТВД разных типов воздушных винтов на 

испытательном стенде завода-изготовителя (где, как правило, отрабатываются ме-

тодики вибродиагностики) и объекте (где необходимо выполнять диагностику); 

– влияние внешних факторов (окружающая температура, атмосферное дав-

ление, высота полёта, скорость и др. ); 

– нестабильность динамических характеристик, связанная с особенностями 

и сложностью конструкции; 

– влияние системы поддержания стабильности частоты вращения ротора 

двигателя на стационарном режиме работы (это особенно критично для высоко-

частотных составляющих, в том числе зубцовых гармоник); 

– многорежимность; 

– сложность строгой фиксации условий диагностирования и др. 

Применительно к редукторам авиационных ГТД – это сложность конструк-

ции (их дифференциальное исполнение), высокие частоты вращения входного ва-

ла, большие передаваемые нагрузки, мнгорежимность работы, как правило, высо-

кие частоты основных источников вибрации и их сильное затухание при передаче 

до вибропреобразователя и др. 

Диагностике технического состояния роторных машин посвящено довольно 

большое количество действующей нормативной документации. Применение об-

щих принципов диагностирования и их детализация рассмотрены в ГОСТ Р ИСО 

13373-1-2009 и ГОСТ Р ИСО 13373-2-2009 [104,105]. В ГОСТ 27518-87 [99] 

cформулированы основные задачи диагностирования: 

– определение вида технического состояния машины; 

– поиск места отказа или неисправности: 

– прогнозирование технического состояния.  

Процедура, этапы выполнения работ и требования к обучению персонала 

достаточно подробно рассмотрены в ГОСТ Р ИСО 17359-2009 [107]. Термины и 
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определения регламентируются ГОСТ 20911-89 [95] Согласно ГОСТ Р ИСО 

13379-2009 [106] в диагностике машин используется два основных подхода к по-

строению диагностических моделей: 

– модель неисправность – диагностические признаки; 

– модель дерево причинно-следственных связей. 

Первый подход используется в случае, когда необходимо только обнару-

жить неисправность. Второй используется для выявления основной причины де-

фекта. При этом под диагностической моделью понимают формализованное опи-

сание объекта, необходимое для решения задачи диагностирования (ГОСТ 27518-

87) [99]. 

 

8.2. Оценка влияния места постановки двигателя и типа воздушного 

винта на диагностические признаки износа зубьев его редуктора 

Применительно к авиационным газотурбинным двигателям необходимо 

учитывать тот факт, что поиск и разработка диагностических признаков выполня-

ется, как правило, с использованием данных, полученных при их испытаниях на 

стенде завода-изготовителя, а практическая реализация разработанных методик в 

основном осуществляется в условиях эксплуатации. В большинстве случаев в ка-

честве диагностических признаков используются интенсивность спектральных 

составляющих вибрации на диагностических частотах, параметры амплитудной 

модуляции и другие характеристики, связанные с интенсивностью. Комплекс ра-

бот, выполненных в ПАО «Туполев» показывает существенное отличие динами-

ческих характеристик испытательного стенда и объекта [138, 331]. Авторы работ 

отмечают, что перестановка двигателя с испытательного стенда на объект приво-

дит к существенному изменению его вибрационного состояния. В работах на ос-

нове использования механического сопротивления и динамической податливости 

конструкций выполнен соответствующий анализ. Экспериментально показано их 

существенное отличие. Выявлено, что, например, в диапазоне частот 40–200 Гц, 

соответствующим рабочим частотам вращения роторов двигателей, податливость 

стенда значительно ниже податливости объекта. Отмечается, что перестановка 



214 

 

 

двигателя со стенда на объект для этого диапазона частот приводит к увеличению 

интенсивности вибрации от 1,4 до 2,4 раза. Следовательно, правомерность ис-

пользования диагностических признаков дефектов в эксплуатации, построенных 

на характеристиках интенсивностей вибрации, полученных в условиях испыта-

тельного стенда, требует соответствующего подтверждения их неизменности по-

сле перестановки двигателя на объект. При выявлении отличия требуется внесе-

ние необходимых поправочных коэффициентов. Редукторы авиационных газо-

турбинных двигателей генерируют вибрацию в широком частотном диапазоне. 

Это потребует серьёзных материальных и временных затрат на оценку этих коэф-

фициентов. Не всегда выполнение данных работ в условиях эксплуатации практи-

чески осуществимо. Кроме того, неизбежно возрастут погрешности от увеличения 

количества влияющих факторов. Применительно к турбовинтовым двигателям 

возможны случаи использования разных типов воздушных винтов на испытатель-

ном стенде и объекте.  

Оценим изменение диагностических признаков износа боковых поверхно-

стей зубьев зубчатых колёс редуктора при перестановке двигателя с испытатель-

ного стенда на объект и замене воздушного винта 1 на воздушный винт 2 (боль-

шей тяги) [292]. При разработке диагностических признаков материал получен 

при испытании двигателей на стенде завода-изготовителя и в условиях эксплуата-

ции. Перечень исследуемых диагностических признаков определён из 6 раздела. 

Выбраны признаки с наибольшими значениями коэффициента корреляции в их 

зависимостях от величины износа. Влияние типа воздушного винта оценивалось 

по результатам виброизмерений на двух двигателях в условиях испытательного 

стенда завода-изготовителя с воздушными винтами 1 и 2. Оценка влияния места 

постановки двигателя выполнена по результатам виброизмерений на трёх двига-

телях при их наземной гонке на объекте и оценке вибрационного состояния на 

стенде завода-изготовителя по их прибытию в ремонт с воздушными винтами 2. 

Анализировались как вибрационные процессы, так и сигналы со «штатных» тахо-

метрических датчиков частот вращения валов ТК и ВЗВ. Вибропреобразователь 

устанавливался на стыке картеров ТК и редуктора. Исследования выполнены во 
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всём диапазоне стационарных режимов работы двигателей, за исключением мало-

го газа. Частота вращения ротора ТК на этих режимах практически одинакова. 

Анализ выполнен по следующим диагностическим признакам: 

– интенсивность составляющей автоспектра с кратностью 19,145 относи-

тельно частоты вращения ротора ТК (параметр 1); 

– интенсивность первой роторной гармоники в спектре от спектра (аналог 

кепстра, параметр 2); 

– интенсивность n-мерного вектора по 12 субгармоникам от зубцовой, то 

есть ряда с шагом 3  
 , включая зубцовую гармонику (параметр 3); 

– глубина амплитудной модуляции на частоте роторной гармоники в узко-

полосном процессе с центральной частотой fZ1 (параметр 4); 

– индекс частотной модуляции на частоте роторной гармоники в узкополос-

ном процессе с центральной частотой fZ1 (параметр 5); 

– индекс частотной модуляции на частоте третьей роторной гармоники в уз-

кополосном процессе с центральной частотой fZ1 (параметр 6); 

– ширина зубцовой спектральной составляющей на уровне 0,5 от макси-

мального значения (параметр 7);  

– дисперсия (DВЗВ) девиации частоты вращения ВЗВ (параметр 8). 

– дисперсия (DТК ) девиации частоты вращения ротора ТК (параметр 9). 

В таблице 8.1 представлены соответствующие данные. 

Таблица 8.1 – Средние значения отношений параметров при двух видах типа воз-

душных винтов и мест постановки двигателя 

параметр воздушные винты 2 / воздушные винты 1 объект /стенд 

1 1,11 2,14 

2 1,06 2,20 

3 1,14 2,37 

4 1,05 1,25 

5 1,06 0,76 

6 1,10 0,70 

7 1,15 (0,95) 1,15 

8 2,29 (1,13) 1,11 

9 1,25 (1,11) 1,09 
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Здесь для параметров 7–9 в скобках приведены данные для режима работы 

двигателей 0,85 номинала. Это связано с особенностью влияния режимов работы 

двигателя на эти диагностические признаки. Остальные данные – для режима 

максимальный. 

Как видно из таблицы 8.1, наибольшее влияние типа воздушного винта по-

лучено для параметра 8. Соответствующее объяснение следует из данных, пред-

ставленных на рисунке 8.1 (данные приведены для редуктора с максимальным из-

носом). 

 
 

Рисунок 8.1 – Зависимость DВЗВ от режима работы двигателя: 

– воздушные винты 1;      – воздушные винты 2 

Из рисунка видно, что до режима работы 0,85 номинального величины па-

раметра 8, полученные для двух типов воздушных винтов, практически совпада-

ют. Далее наблюдается более существенный его рост при использовании воздуш-

ного винта 2. Аналогичные данные получены для параметра DТК (рисунок 8.2).  

 
Рисунок 8.2 – Зависимость DТК от режима работы двигателя 

– воздушные винты 1;     – воздушные винты 2 

Как видно из рисунка 8.2, здесь также после режима работы двигателя 0,85 

номинального наблюдается рост расхождения полученных данных. Однако оно 

существенно меньше, чем для параметра DВЗВ. 
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Представленные в таблице 8.1 результаты, применительно к режиму работы 

двигателя максимальный, дают основание сделать ряд замечаний. Учитывая, что 

погрешность виброизмерений интенсивности в соответствии с действующей нор-

мативной документацией (см., например, [98]) не должна превышать 15%, можно 

заключить, что влияние типа воздушного винта на рассмотренные параметры, по-

строенные на интенсивности спектральных составляющих вибрации, нет. Как и 

места постановки двигателя для параметров 7–9. Для частотных параметров уста-

новлено незначительное влияние типа воздушных винтов на дисперсию девиации 

частоты вращения вала ТК и ширину зубцовой спектральной составляющей и 

значительное – для дисперсии частоты вращения вала заднего винта. 

Для диагностических признаков, использующих интенсивность спектраль-

ных составляющих вибрации, перестановка двигателя на объект приводит к уве-

личению их интенсивности более чем в два раза. Это связано с отмеченными вы-

ше факторами. Глубина амплитудной модуляции при постановке на объект уве-

личилась на 25%. Заметное отличие от единицы отношений индексов частотной 

модуляции, видимо, вызвано влиянием амплитудной. Эти два вида модуляции в 

зубчатых зацеплениях, как правило, присутствуют вместе. Перестановка двигате-

ля на объект приведёт к росту интенсивности как несущей составляющей, так и 

модулирующих гармоник, причём в разной степени, что может вызывать опреде-

лённое изменение индекса частотной модуляции. 

Параметры 7–9 определяются системой поддержания режима работы двига-

теля и факторами, вызывающими девиацию частоты вращения ВЗВ редуктора: 

погрешностями изготовления и сборки зубчатого зацепления, характеристиками 

режима работы (частота вращения, температура, передаваемая нагрузка), конст-

руктивными факторами (податливость деталей редуктора, модификация рабочей 

поверхности зуба) и износом боковых поверхностей зубьев [162, 346]. В рассмат-

риваемом случае можно принять их влияние для стенда и объекта неизменным. 

Тогда значения параметров 7–9 при перестановке двигателя на объект будут оп-

ределяться только типом используемого воздушного винта. Для рассмотренного 
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случая их оценку необходимо выполнять на режимах работы двигателя не выше 

0,85 номинального.  

Применительно к решению задач вибродиагностики износа боковых по-

верхностей зубьев редукторов авиационных газотурбинных двигателей это могут 

быть: 

– характеристики ширины зубцовых гармоник на выбранных уровнях и их 

комбинации; 

– характеристики девиации частоты вращения выходного вала редуктора 

(дисперсия, эксцесс и др.); 

– разность дисперсий девиации частот вращения входного и выходного ва-

лов редуктора и другие характеристики, построенные на частоте. 

Выполненный анализ показывает, что частотные параметры при разработке 

методик вибродиагностики авиационных газотурбинных двигателей по данным, 

полученным на испытательном стенде, существенно сокращают затраты при их 

применении в условиях эксплуатации. Предложенный подход может быть приме-

нён не только для турбовинтовых двигателей, но и для двигателей с редукторным 

приводом вентилятора. 

Для редукторов общего машиностроения в качестве диагностического при-

знака износа можно рекомендовать ширину зубцовой спектральной составляю-

щей на выбранных уровнях, их комбинации и дисперсию девиации частоты зуб-

цовой гармоники в выбранных полосах в пределах ширины спектральной состав-

ляющей зубцовой гармоники. 

 

8.3. Разработка рекомендаций по назначению предельных значений  

диагностических признаков износа 

Как уже отмечалось выше, при наличии регрессионно-корреляционных за-

висимостей значения диагностического признака от уровня исследуемого дефекта 

необходимо иметь его предельное (базовое) значение. Рассмотрим возможные ва-

рианты назначения базовых значений для ДП износа зубьев зубчатых зацеплений 

[17]. В [45] отмечается, что важным условием построения тренда диагностическо-

го признака дефекта машины, является наличие информации о модели развития 
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исследуемого процесса. Очевидно, что информативный диагностический признак 

должен иметь близкую модель. Как уже отмечалось ранее, типовая модель изна-

шивания имеет вид (см. рисунок 1.3 раздела 1). 

Согласно РД 50-423-83 [193], прогнозирование остаточного ресурса изделия 

по изнашиванию с использованием контролируемого параметра осуществляется 

на основе задания его предельного значения. При этом измерения, полученные до 

окончания приработки, исключаются из обработки [193]. Поэтому представляет 

интерес характер изменения диагностических признаков износа на периоде при-

работки и его время для рассматриваемого случая. На рисунке 8.3 представлены 

данные по двум двигателям на начальном этапе работы на объекте. Оценивалось 

изменение интенсивности составляющей fИЗН от наработки в начале эксплуатации. 

Как видно из представленных данных, период приработки по диагностическому 

признаку износа можно оценить в 60 часов наработки.  

 

Рисунок 8.3 – Амплитудное значение (АИЗН) составляющей fИЗН  

на начальном этапе  эксплуатации:    – двигатель 1,     – двигатель 2 

Выполненный анализ показал, что полученные диагностические признаки 

износа (см. раздел 6) можно описать следующими видами математических моде-

лей: линейной, степенной, экспоненциальной и комбинацией линейной и экспо-

ненциальной. Ниже даны соответствующие графические их зависимости от вели-

чины износа. На рисунке 8.5 представлена зависимость интенсивности n-мерного 

вектора (А9), рассчитанного по пяти составляющим от гармоники fИЗН в спектре 

максимумов. 
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Рисунок 8.4 – Зависимость интенсивности А9 от текущего полного износа 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y = 282,8x – 1,23, коэффициент корре-

ляции r=0,78. 

На рисунке 8.5 приведены данные по разности ширины зубцовой состав-

ляющей fZ1, полученной в спектральной плотности мощности в функции износа на 

двух уровнях относительно максимального значения.  

 
Рисунок 8.5 – Зависимость параметра П6 – П3 от величины износа 4 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид  y = 21604x
2
 – 826,7x + 14,36, r = 0,84. 

На рисунке 8.6 представлена зависимость интенсивности n-мерного вектора 

(А17), рассчитанного по семи составляющим от роторной гармоники (частота 

вращения солнечной шестерни). 
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Рисунок 8.6 – Зависимость А9 от текущего износа 

 

Уравнение аппроксимации имеет вид y = 1,587e
101,7Х

, r = 0,77. 

На рисунке 8.7 представлены данные по влиянию износа на глубину ампли-

тудной модуляции (АМ) при анализе максимумов широкополосного вибрацион-

ного процесса в полосе 1/6·fZ1 15% на частоте, соответствующей 1 винтовой гар-

монике (fВГ ).  

 
 

Рисунок 8.7 – Зависимость глубины АМ на частоте fВГ  

от текущего полного износа  

Линейная модель характеризуется постоянной скоростью изменения интен-

сивности диагностического признака с ростом износа. Для степенной и экспонен-

циальной моделей рост износа приводит к увеличению скорости его изменения. 

Четвёртая модель характеризуется наличием двух зон: с постоянной скоростью 
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изменения интенсивности диагностического признака и с зоной роста скорости 

при увеличении износа. Без учёта этапа приработки, именно эта модель ближе 

всего к модели, характеризующей процесс развития износа во времени (см. рису-

нок 8.7). 

Согласно ГОСТ 30479-97, по критерию интенсивного возрастания износа, 

предельный износ рекомендуется установить по моменту резкого его роста (нача-

ло периода 3, (см. рисунок 1.3 раздела 1) [101], то есть в месте перехода линейной 

части модели в экспоненциальную. Следовательно, именно это значение диагно-

стического признака износа следует признать в качестве нормы [270]. Для диаг-

ностических признаков с линейной, степенной и экспоненциальной моделями 

оценку нормы целесообразно проводить в соответствии с ГОСТ Р ИСО 13373-2-

2009 по соотношению (1.4). Увеличение скорости роста интенсивности диагно-

стического признака с ростом износа требует проводить непрерывный контроль 

оценки вибрационного состояния редуктора, что не всегда выполнимо.  

 

8.4. Общие рекомендации по разработке методик диагностики 

износа боковых поверхностей зубьев и величины бокового зазора  

в редукторах ГТД 

В предлагаемой работе представлен достаточно обширный перечень диаг-

ностических признаков рассматриваемых дефектов (более ста). Многие из них 

могут широко использоваться в общем машиностроении при диагностике дефек-

тов зубчатых зацеплений. Большое их разнообразие даёт возможность решать за-

дачу оценки технического состояния планетарных редукторов ГТД и других зуб-

чатых зацеплений при наличии различных вариантов располагаемых технических 

и методических средств. 

Применительно к авиационным двигателям с редукторным приводом вен-

тилятора отсутствует ограничение, связанное с возможностью использования раз-

ных типов воздушных винтов на стенде завода-изготовителя и в условиях экс-

плуатации на объекте. Здесь следует рекомендовать для использования диагно-

стические признаки, построенные на частотных параметрах:  
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– дисперсия девиации частоты вращения выходного вала редуктора (частота 

вращения вентилятора);  

– вероятностные характеристики законов распределения текущей частоты 

вращения выходного вала;  

– ширина зубцовых спектральных составляющих и их суб- и супергармоник  

и др.  

Применительно к редукторам ТВД следует учитывать возможность исполь-

зования разных типов воздушных винтов на стенде завода-изготовителя и на объ-

екте. В этом случае необходимо оценить их влияние на используемые параметры 

и, в случае его обнаружения, определить область возможного их использования. 

В случае применения диагностических признаков, построенных на интен-

сивностях вибрации, необходимо оценить соответствующие коэффициенты их 

пересчёта, если предварительная статистика получена в условиях испытательного 

стенда. В качестве общих рекомендаций необходимо отметить, что предпочтение 

следует отдавать следующим диагностическим признакам: 

– с наибольшим коэффициентом корреляции между его значениями и вели-

чинами исследуемого дефекта; 

– наибольшей чувствительностью и точностью; 

– имеющим математическую модель, близкую к модели развития исследуе-

мого дефекта; 

– в виде структурных параметров (разности, отношений), что обеспечивает 

определённую компенсацию погрешностей от влияющих факторов; 

– обеспечивающим относительную простоту измерений и обработки дан-

ных; 

– в случае использования на объекте методик диагностики с использовани-

ем статистического материала, полученного на стенде завода-изготовителя двига-

теля, применять диагностические признаки, построенные на характеристиках час-

тоты. 

Обязательным условием построения методики диагностики дефекта являет-

ся наличие в ней обоснованного базового (нормативного) значения используемого 
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диагностического признака. В рассматриваемом случае следует воспользоваться 

рекомендациями раздела 8.3. 

Для решения проблемы оценки технического состояния модернизированно-

го варианта двигателя НК-12МПМ был разработан комплекс методик оценки тех-

нического состояния его редуктора, некоторые из которых представлены в При-

ложениях Д–З. 

Выводы и результаты восьмого раздела 

1. Определены основные проблемы, возникающие при разработке методик 

диагностики технического состояния редукторов авиационных ГТД. Отмечено, 

что наиболее актуальными являются вопросы влияния перестановки двигателя со 

стенда на объект на диагностические признаки, построенные на интенсивности 

вибрации и проблема назначения базовых (предельных) уровней. 

2. Экспериментально установлено, что перестановка двигателя со стенда на 

объект приводит к росту интенсивности диагностических признаков до двух с по-

ловиной раз. Показано, что переход на диагностические признаки, использующие 

параметры частоты, устраняет отмеченную проблему и позволяет существенно 

сократить затраты на разработку соответствующих методик диагностики техниче-

ского состояния редукторов. 

3. Установлено, что разработанные диагностические признаки износа опи-

сываются четырьмя видами математических моделей: линейной, степенной, экс-

поненциальной и комбинацией линейной и экспоненциальной. Для линейной, 

степенной и экспоненциальной моделей расчёт предельного значения следует 

вести по ГОСТ Р 13373-2-2009, для модели в виде комбинации линейной и экспо-

ненциальной за предельное значение нужно принять уровень перехода линейной 

части модели в экспоненциальную. 

4. Показано, что построение методик диагностики рассматриваемых дефек-

тов целесообразно на основе использования признаков: 

– построенных на параметрах, зависящих от частоты; 

– имеющих математическую модель, близкую к модели развития дефекта; 
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– являющихся структурными характеристиками в виде отношений или раз-

ностей, что снижает влияние ряда погрешностей. 

5. Разработан комплекс методик диагностики величин износа и бокового за-

зора с возможностью их использования, как в условиях стенда, так и в эксплуата-

ции (примеры методик представлены в Приложениях Д–З). 

  



226 

 

 

Заключение 

В результате теоретических и экспериментальных исследований решена на-

учная проблема в области авиационного двигателестроения, связанная с обеспе-

чением надёжности двигателей и достигнута поставленная цель, имеющая важное 

значение для повышения достоверности оценки технического состояния плане-

тарных редукторов и компрессоров ГТД. В рамках решения рассматриваемой на-

учной проблемы получены следующие результаты: 

1. Разработан метод оценки технического состояния редуктора, нечувстви-

тельный к перестановке двигателя со стенда в состав летательного аппарата за 

счёт использования выявленных диагностических признаков по параметрам де-

виации мгновенных значений частоты узкополосного процесса, позволяющий 

практически вдвое сократить временные и материальные затраты на разработку 

методик оценки технического состояния ГТД в условиях эксплуатации за счет ис-

ключения соответствующих дополнительных виброизмерений на объекте. 

2. Разработан метод оценки параметров демодуляции вибрационного сигна-

ла на основе анализа максимумов широкополосной вибрации ГТД, позволяющий 

в несколько раз расширить частотный диапазон выделения модулирующих ком-

понентов. Улучшена достоверность оценки технического состояния двигателя 

НК-12 путём повышения чувствительности биполярного анализа на 70% и расши-

рения практически на порядок частотного диапазона каскадной демодуляции. 

3. Разработана имитационная математическая модель вибрационного со-

стояния пары «солнечная шестерня – сателлиты» планетарного редуктора при 

развитии износа зубьев, отличающаяся наличием основных генерируемых состав-

ляющих вибрации, что позволяет выявить дополнительные диагностические при-

знаки износа и идентифицировать источник резонансных колебаний элементов 

конструкции компрессора двигателя. 

4. Создан комплекс моделей определения ширины компонент спектральных 

линий: зубцовой составляющей вибрации, частоты вращения выходного вала ре-

дуктора в вибрационном процессе и в сигнале штатного тахометрического датчи-

ка, учитывающий рост ширины составляющих спектра с развитием износа, прак-
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тически вдвое для случая с максимальным уровнем дефекта, что позволило пред-

ложить новые диагностические признаки износа зубьев. 

5.Выявлена взаимосвязь вибрационного состояния редуктора при износе его 

зубьев с техническим состоянием лопаток и дисков компрессора двигателя, что 

позволило на примере двигателя НК–12МПМ установить источник резонансных 

колебаний на составляющей частоте вращения ротора кратной 19,145. 

6. Установлена возможность использования сигналов штатных тахометри-

ческих датчиков не только для оценки частот вращения валов ГТД, но и для диаг-

ностики технического состояния его редуктора, что существенно повышает экс-

плуатационную технологичность, а также надёжность, упрощает процедуру оцен-

ки его технического состояния в условиях эксплуатации за счет исключения про-

ведения соответствующих дополнительных виброизменений.  

7. Разработан комплекс диагностических признаков, моделей и методов на 

основе анализа сигналов вибрации и штатных тахометрических датчиков, позво-

ляющий оценивать техническое состояние редукторов ГТД с требуемой досто-

верностью, обеспечивающий надёжность эксплуатации двигателя. 

8. В результате применения разработанных моделей и методов выявлены 

диагностические признаки, описываемые линейной, степенной, экспоненциаль-

ной и комбинацией линейной и экспоненциальной математическими зависимо-

стями. Показано, что для первых трех зависимостей, при обосновании уровня 

«ПРЕДУПРЕЖДЕНИЕ», целесообразно следовать рекомендациям действующей 

нормативной документации. Для последней зависимости в качестве нормы следу-

ет принять точку перехода линейной её части в экспоненциальную. На примере 

двигателя НК-12 для обеспечения надёжности в процессе эксплуатации на протя-

жении ресурса степень износа зубчатого зацепления следует установить 0,02 мм. 

Полученные в работе результаты внедрены в практику оценки технического 

состояния роторных машин на нескольких предприятиях. Один из вариантов ме-

тодик вибродиагностики величины износа зубьев редуктора ТВД одобрен ФГУП 

ЦИАМ им. П.И. Баранова и использовался при проведении государственных со-

вместных летных испытаний модернизированного ТВД с воздушным винтом АВ-
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60Т на объекте. Перспектива дальнейшего развития темы состоит в адаптации 

разработанных моделей и методов на другие типы ГТД и ГТУ.  
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СПИСОК СОКРАЩЕНИЙ И УСЛОВНЫХ ОБОЗНАЧЕНИЙ 

 

Принятые сокращения 

ГТД – газотурбинный двигатель; 

ГСИ – государственные совместные испытания; 

ТВД – турбовинтовой двигатель; 

ТК – турбокомпрессор; 

ВЗВ – вал заднего винта; 

ИМАШ РАН – институт машиноведения Российской академии наук; 

ПАО – Публичное акционерное общество; 

СНТК – Самарский научно-технический комплекс; 

ФГУП – Федеральное государственное унитарное предприятие; 

ОДК – объединённая двигателестроительная корпорация; 

ДПФ – дискретное преобразование Фурье; 

ДП – диагностические признаки; 

АМ – амплитудная модуляция; 

ЧМ – частотная модуляция; 

ДЧВ – датчик частоты вращения; 

СКЗ – среднеквадратическое значение; 

СКО – среднеквадратическое отклонение; 

ЧСЗ – частота совпадения зубьев; 

НОМ – наибольший общий множитель; 

КВЗВ – картер вала заднего винта; 

КР – картер редуктора; 

ПСИ – приёмо-сдаточные испытания; 

СУ – силовая установка; 

ЭДС – электродвижущая сила; 

ПО – передняя опора. 
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Основные обозначения 

 1 – расчётный угол поворота ведомого зубчатого колеса; 

 НОМ – фактический угол поворота ведомого зубчатого колеса; 

  – разность между фактическим и расчётным углами поворота  

ведомого зубчатого колеса; 

f – ширина фильтра; 

f0 – центральная частота фильтра; 

 – ширина спектра; 

S(0) – спектральная плотность на нулевой частоте; 

S () – спектральная плотность на исследуемой частоте; 

SMAX – максимальная ордината энергетического спектра; 


2 

– дисперсия процесса; 

 – относительная ширина спектра; 

m0,2,4 – спектральные моменты 0,2,4 порядка; 

Ai – амплитуда i-й спектральной составляющей; 

 (f – fi) – дельта-функция Дирака; 

mk – спектральный момент k–го порядка; 

n – число составляющих ряда; 

 – средняя частота следования нулей стационарного случайного  

процесса, 

m – средняя частота следования экстремальных значений стационарно-

го случайного процесса; 

f – ширина фильтра; 

nT
* 

– обороты вращения турбокомпрессора в приведенном движении; 

fР
* 

– циклическая частота вращения ротора в приведенном движении; 
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f2, f3 – циклические частоты вращения сателлитов и шестерни – вала в 

приведенном движении; 

f4 – циклическая частота вращения эпицикла в приведенном движении; 

fZ – циклическая частота зубцовой гармоники; 

fZ1 – циклическая частота зубцовой гармоники пары «солнечная  

шестерня –сателлиты»; 

fZ2 – циклическая частота зубцовой гармоники пары «эпицикл –  

сателлиты»; 

f1 – циклическая частота вращения шестерни; 

f2 – циклическая частота вращения колеса; 

z1 – число зубьев шестерни; 

z2 – число зубьев колеса: 

Z – круговая частота зубцовой гармоники; 

1 – круговая частота вращения шестерни; 

2 – круговая частота вращения колеса; 

А – интенсивность n-мерного вектора; 

dn – интенсивность n-мерного вектора; 

Ai – интенсивность i-й составляющей ряда; 

SMAX – максимальная ордината энергетического спектра; 

S() – спектральная плотность исследуемого процесса; 

АПР – уровень «предупреждение»; 

А – среднее значение амплитуды; 

SA – среднеквадратическое значение амплитуды; 

SШ – среднеквадратическое значение шума; 

Ff – среднее значение частоты узкополосного случайного модулирую-

щего процесса; 

F – коэффициент корреляции модулирующего процесса; 
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П1/е – ширина частотно-модулированной спектральной компоненты на 

уровне 1/е от максимального значения; 

Ga() – частотно-модулирующий узкополосный процесс с максимальной 

частотой Ff; 

П0,5 – ширина спектральной составляющей на уровне 0,5 от максималь-

ного значения; 

П1 – ширина зубцовой спектральной составляющей на уровне 1/е от 

максимального значения на режиме работы двигателя 0.4Ne; 

П2 – ширина зубцовой спектральной составляющей на уровне 1/е от 

максимального значения на режиме работы двигателя максималь-

ный; 

П3 – ширина роторной спектральной составляющей на уровне 1/е от 

максимального значения на режиме работы двигателя максималь-

ный; 

ПЧМ – доля ширины зубцовой спектральной составляющей от работы сис-

темы регулирования; 

ПР – доля ширины зубцовой спектральной составляющей от влияния 

режимных факторов; 

ПП – доля ширины зубцовой спектральной составляющей от влияния по-

грешностей изготовления и сборки; 

 – угол поворота ведущего вала, 

 – угол поворота ведомого вала; 

 – угол расцентровки осей; 

  – угол скрещивания осей; 

R – радиус приложения крутящего момента, 

UВЫХ – амплитуда выходного сигнала тахометрического датчика ДТЭ-2; 

U1 – амплитуда сигнала ДТЭ-2 на частоте вращения ротора; 

Ui – амплитуда i-й cоставляющей выходного сигнала датчика ДТЭ-2; 
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   – круговая частота колебаний; 

  – круговая частота дефекта; 

ДТЭ  – круговая частота вращения постоянного магнита датчика ДТЭ-2; 

А – амплитуда колебаний; 

Аi – амплитуда i-й составляющей спектра; 

fi – частота i-й составляющей спектра; 

   – спектральный момент k-го порядка; 

n – число составляющих спектра: 

 – средняя частота следования стационарного случайного нормально-

го процесса; 

m – средняя частота следования экстремальных значений стационарно-

го нормального случайного процесса; 

DТК – дисперсия девиации частоты вращения турбокомпрессора; 

DВЗВ – дисперсия девиации частоты вала заднего винта; 

D – разность дисперсий девиации частот вращения роторов; 

П1/Е1 – ширина зубцовой спектральной составляющей на режиме работы  

двигателя 0,4Ne; 

П1/Е2 – ширина зубцовой спектральной составляющей на режиме работы  

максимальный; 

П1/Е3 – ширина роторной спектральной составляющей на режиме работы 

максимальный; 

nT
* 

– обороты вращения турбины в приведенном движении; 

fP
*
 – частота вращения ротора в приведенном движении; 

f2
*
, f3

*
 – частоты вращения сателлитов и шестерни-вала в приведенном 

движении; 

f4
*
 – частота вращения эпицикла в приведенном движении; 

 i,  k – начальные фазы; 

АZ – амплитуда зубцовой гармоники; 
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m – глубина АМ составляющей узкополосного процесса; 

  – частота модулирующей составляющей; 

 – индекс ЧМ; 

Ш – шумовая составляющая; 

dn  – интенсивность n-мерного вектора; 

fСЗ  – частота совпадения зубьев; 

Мmax – наибольший общий множитель для z1 и z2; 

r  – коэффициент корреляции; 

t  – расчётное значение коэффициента Стьюдента; 

tКР   – критическое значение коэффициента Стьюдента; 

Ff  – среднее значение частоты модулирующей функции; 

F  – коэффициент корреляции модулирующей функции; 

П1/е  – ширина спектральной составляющей на уровне 1/е от максималь-

ного значения; 

f
2
  – дисперсия девиации частоты модулирующего колебания; 

 а  – максимальная частота модулирующего колебания; 

Ga() – частотно-модулирующая функция; 

П0,5  – ширина спектральной составляющей на уровне 0,5 от максималь-

ного значения; 

П1/е1 – ширина зубцовой спектральной составляющей на режиме работы 

двигателя 0,4 номинального; 

П1/е2 – ширина зубцовой спектральной составляющей на максимальном 

режиме работы двигателя; 

П1/е3 – ширина роторной спектральной составляющей на максимальном 

режиме работы двигателя; 

ПЗ1 – ширина зубцовой спектральной составляющей отремонтированных 

и вновь изготовленных редукторов; 
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ПЧМ – для ширины зубцовой спектральной составляющей от работы сис-

темы регулирования; 

ПП – доля ширины зубцовой спектральной составляющей от погрешно-

стей изготовления и сборки; 

Пр – доля ширины зубцовой спектральной составляющей от влияния 

режимных факторов; 

ПК – доля ширины зубцовой спектральной составляющей от влияния 

конструктивных факторов; 

ПЗ2 – ширина зубцовой спектральной составляющей с износом; 

DЧМ – дисперсия девиации частоты зубцовой гармоники от работы систе-

мы регулирования; 

DП – дисперсия девиации частоты зубцовой гармоники от влияния по-

грешностей изготовления и сборки; 

DР – дисперсия девиации частоты зубцовой гармоники от влияния ре-

жимных факторов; 

ПК – доля ширины зубцовой спектральной составляющей от влияния  

конструктивных факторов; 

DЗИЗН – дисперсия девиации частоты зубцовой гармоники от влияния изно-

са; 

ПВЗВ1 – ширина спектральной составляющей сигнала «штатного» ДЧВ  

выходного вала редуктора отремонтированного и вновь изготов-

ленного двигателя; 

DЧМ1 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора отремонтированного и вновь изготовленного редуктора 

от работы системы регулирования; 

DП1 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала от-

ремонтированного и вновь изготовленного редуктора от погрешно-

стей изготовления и сборки; 
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DР1 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

отремонтированного и вновь изготовленного редуктора от режим-

ных факторов; 

DК1 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

отремонтированного и вновь изготовленного редуктора от конст-

руктивных факторов; 

DПР1 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала от-

ремонтированного и вновь изготовленного редуктора от привода 

ДЧВ; 

ПВЗВ2 – ширина спектральной составляющей сигнала «штатного» ДЧВ вы-

ходного вала редуктора с износом; 

DЧМ2 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора с износом от работы системы регулирования; 

DП2 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора с износом от погрешностей изготовления и сборки; 

DР2 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора с износом от режимных факторов; 

DК2 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора с износом от конструктивных факторов; 

DПР2 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала от-

ремонтированного и вновь изготовленного редуктора от привода 

ДЧВ; 

D ИЗН2 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора от износа; 

ПРОТ1 – ширина спектральной составляющей вибрации выходного вала  

отремонтированного и вновь изготовленного редуктора; 

DРОТ ЧМ1 – дисперсия девиации частоты выходного вала редуктора от работы  

системы регулирования; 
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DРОТ П1  – дисперсия девиации частоты выходного вала редуктора от погреш-

ностей изготовления и сборки; 

DРОТ Р1  – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора от режимных факторов; 

DРОТ К1 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора от конструктивных факторов; 

ПРОТ2 – ширина спектральной составляющей вибрации выходного вала  

редуктора с износом; 

DРОТ ЧМ2 – дисперсия девиации частоты выходного вала редуктора от работы  

системы регулирования; 

DРОТ П2  – дисперсия девиации частоты выходного вала редуктора от погреш-

ностей изготовления и сборки; 

DРОТ Р2 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора от режимных факторов; 

DРОТ К2 – дисперсия девиации частоты «штатного» ДЧВ выходного вала  

редуктора от конструктивных факторов; 

DРОТ ИЗН – дисперсия девиации частоты выходного вала редуктора от износа; 

АД1  – амплитуда первой гармоники ряда вибрации, вызванной дефектом; 

АX – амплитуда характерного узкополосного процесса; 

X – круговая частота характерного узкополосного процесса; 

Аi  – амплитуда i-й роторной гармоники; 

  – магнитная индукция в зазоре датчика ДТЭ-2; 

   – среднеквадратическое значение; 

Sг   – среднеквадратическое значение гармоники; 

   – коэффициент корреляции; 

  
   – циклическая частота вращения солнечной шестерни в относитель-

ном движении; 

   – число зубьев зубчатого колеса; 
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   – число сателлитов зубчатого колеса; 

Gш  – спектральная плотность шума; 

     – циклическая частота пересопряжения зубьев солнечной шестерни 

 и сателлитов; 

     – циклическая частота пересопряжения зубьев эпицикла и сателли-

тов; 

АД  – амплитуда составляющей на частоте попадания дефекта в зону за-

цепления; 

Д  – частота следования дефекта; 

 1  – начальная фаза вибрации, вызванной дефектом; 

zС  – число сателлитов; 

х  – средняя частота узкополосного характерного процесса; 

Ах – амплитуда характерного узкополосного процесса; 

ш – шумовая составляющая; 

fВГ  – частота винтовой гармоники; 

C  – величина динамической погрешности при следящем анализе; 

fР   – частота вращения ротора; 

fф   – ширина фильтра при анализе вибрации; 

fс   – ширина дискретной составляющей вибрационного процесса; 

   – круговая частота модулирующей составляющей; 

   – обороты вращения; 

   – глубина амплитудной модуляции; 

   – индекс частотной модуляции; 

 т  – обороты вращения турбокомпрессора; 

 пв  – обороты вращения переднего винта; 

 зв  – обороты вращения заднего винта; 

 с
   – обороты вращения солнечной шестерни в приведенном движении; 
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fИЗН – частота гармоники, вызывающая износ зубьев редуктора; 

АН – амплитуда нормы; 

SА  – среднеквадратическое отклонение амплитудных значений; 

fZ1 – зубцовая гармоника пересопряжения пары «солнечная шестерня – 

сателлиты»; 

fZ2 – зубцовая гармоника пересопряжения пары «эпицикл– сателлиты»; 

S0,7 – среднеквадратическое значение, в полосе, соответствующей уров-

ню 0,7 от максимального значения; 

SЧМ – среднеквадратическое значение, в полосе, соответствующей полосе 

ПЧМ; 

СXУ – комплексная спектральная плотность; 

Qxy – квадратурная спектральная плотность; 

XУ
2 

– функция когерентности; 

DВЗВ – дисперсия девиации частоты вращения вала заднего винта; 

DТК – дисперсия девиации частоты вращения вала турбокомпрессора; 

D  – разница (DВЗВ-DТ); 

DШ1 – дисперсия в полосе 12965-14770; 

DШ2 – дисперсия в полосе 25000-27800; 

А1–А12 – соответственно субгармоники с кратностями: 2,735; 5,470; 10,940; 

13,675; 16,410; 19,145; 21,883; 24,615; 27,350; 30,085; 32,820. 

 

Индексы 

ш  – параметр вибрационного шума; 

г  – параметр гармонического колебания; 

к  – параметр дискретной составляющей спектра, кратной частоте вра-

щения; 

д  – параметр дефекта ротора; 

А  – параметр амплитуды; 
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z  – параметр зубцовой гармоники; 

с  – параметр сателлита; 

вг  – параметр винтовой гармоники; 

пв  – параметр переднего винта; 

зв  – параметр заднего винта; 

пн  – параметр предварительной нормы; 

изн – параметр износа 
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Приложение А 

Расчёт интенсивности n-мерного вектора 
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Расчёт интенсивности n-мерного вектора 

unit nmervek; 

 

interface 

 

uses 

Winapi.Windows, Winapi.Messages, System.SysUtils, Sys-

tem.Variants, System.Classes, Vcl.Graphics, Vcl.Controls, 

Vcl.Forms, Vcl.Dialogs, Vcl.StdCtrls; 

 

type 

TForm_nmervek = class(TForm) 

 Label1: TLabel; 

 Edit1: TEdit; 

 Label2: TLabel; 

 Edit2: TEdit; 

 Label3: TLabel; 

 Edit3: TEdit; 

 Button1: TButton; 

 procedure FormCreate(Sender: TObject); 

 procedure Button1Click(Sender: TObject); 

private 

 { Private declarations } 

public 

 { Public declarations } 

end; 

 

var 

Form_nmervek: TForm_nmervek; 

 

implementation 

 

uses Winpos_ole_TLB, POSBase; 

var api: IWPGraphs; 

 hPage,hGraph,hLine,hAxis: Integer; 

 signal1: IWPSignal; 

 x: array of double; 

 y: array of double; 

 y1,y2,y3: double; 

 n: integer; 

 

{$R *.dfm} 

 

procedure TForm_nmervek.FormCreate(Sender: TObject); 

var i: integer; 
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  x0: double; 

begin 

api:=WinPOS.GraphAPI as IWPGraphs; 

hPage:=api.ActiveGraphPage; 

if hPage>0 then 

begin 

hGraph:=api.ActiveGraph(hPage); 

if hGraph>0 then 

 hLine:=api.GetLine(hGraph,0); 

if hLine>0 then 

 begin 

 signal1:=api.GetSignal(hLine) as IWPSignal; 

 if signal1.SName<>'' then 

  begin 

  api.GetXCursorPos(hGraph,x0,false); 

  i:=trunc(x0/signal1.DeltaX); 

  Edit1.Text:=FloatToStr(x0); 

  end 

 end 

end; 

end; 

 

procedure TForm_nmervek.Button1Click(Sender: TObject); 

var i,j: integer; 

  vek: double; 

begin 

n:=StrToInt(Edit2.Text); 

setlength(x,n); 

setlength(y,n); 

x[0]:=StrToFloat(Edit1.Text); 

i:=trunc(x[0]/signal1.DeltaX); 

y[0]:=signal1.GetY(i); 

if signal1.SName<>'' then 

begin 

for j:= 1 to n-1 do 

 begin 

 x[j]:=x[0]*(j+1); 

 i:=trunc(x[j]/signal1.DeltaX); 

 y1:=signal1.GetY(i-1); 

 y2:=signal1.GetY(i); 

 y3:=signal1.GetY(i+1); 

 if (y1>=y2) and (y1>=y3) then y[j]:=y1; 

 if (y2>=y1) and (y2>=y3) then y[j]:=y2; 

 if (y3>=y1) and (y3>=y2) then y[j]:=y3; 

 end; 
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vek:=0; 

for j:=0 to n-1 do 

 begin 

 vek:=vek+sqr(y[j]); 

 end; 

vek:=sqrt(vek); 

Edit3.Text:=FloatToStr(vek); 

end; 

end; 

 

end. 
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Приложение Б 

Выделение положительной части процесса 
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Выделение положительной части процесса 

 

unit chastsig; 

 

interface 

 

uses 

Winapi.Windows, Winapi.Messages, System.SysUtils, Sys-

tem.Variants, System.Classes, Vcl.Graphics, Vcl.Controls, 

Vcl.Forms, Vcl.Dialogs, Vcl.StdCtrls; 

 

type 

TForm_chastsig = class(TForm) 

 Button1: TButton; 

 procedure Button1Click(Sender: TObject); 

private 

 { Private declarations } 

public 

 { Public declarations } 

end; 

 

var 

Form_chastsig: TForm_chastsig; 

 

implementation 

uses Winpos_ole_TLB, POSBase, ComObj; 

{$R *.dfm} 

 

procedure TForm_chastsig.Button1Click(Sender: 

TObject); 

var api: IWPGraphs; 

  hPage,hGraph,hLine,hAxis: Integer; 

  signal: IWPSignal; 

  fs,tn,tk: double; 

  t1,t2: integer; 

  oper: IWPOperator; 

  signal_r,dst1,dst2: OLEVariant; 

  i: integer; 

begin 

api:=WinPOS.GraphAPI as IWPGraphs; 

hPage:=api.ActiveGraphPage; 

if hPage>0 then 

begin 

hGraph:=api.ActiveGraph(hPage); 
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if hGraph>0 then 

 hLine:=api.GetLine(hGraph,0); 

if hLine>0 then 

 begin 

 signal:=api.GetSignal(hLine) as IWPSignal; 

 if signal.SName<>'' then 

  begin 

  api.GetXMinMax(hGraph,tn,tk); 

  fs:=1/signal.DeltaX; 

  t1:=trunc((tn-signal.StartX)*fs); 

  t2:=trunc((tk-signal.StartX)*fs); 

  signal_r:=WinPOS.GetInterval(signal,t1,t2-t1) as 

IWPSignal; 

  oper:=WINPOS.GetObject('/Operators/Центрирование') 

as IWPOperator; 

  

oper.Exec(signal_r,signal_r,refvar(dst1),refvar(dst2)); 

  for i:=0 to dst1.size-1 do 

   begin 

   if dst1.GetY(i)<0 then 

     dst1.SetY(i,0); 

   end; 

  WinPOS.Link('/Signals/Результаты/','dst1',dst1); 

  end; 

 end; 

end; 

winpos.Refresh; 

Close; 

end; 

 

end. 
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Приложение В 

Спектр максимумов 
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Спектр максимумов 

 
unit Spmax; 

 

interface 

 

uses 

Windows, Messages, SysUtils, Variants, Classes, 

Graphics, Controls, Forms, 

Dialogs, StdCtrls, CheckLst, Buttons, ExtCtrls; 

 

type 

TForm_spmax = class(TForm) 

 GroupBox1: TGroupBox; 

 Label5: TLabel; 

 E_okno: TEdit; 

 GroupBox3: TGroupBox; 

 Label7: TLabel; 

 Label11: TLabel; 

 Label16: TLabel; 

 E_bpf_df: TEdit; 

 CB_bpf_n: TComboBox; 

 E_bpf_l: TEdit; 

 Button1: TButton; 

 Button2: TButton; 

 GroupBox4: TGroupBox; 

 ComboBox1: TComboBox; 

 RadioButton1: TRadioButton; 

 RadioButton2: TRadioButton; 

 Button3: TButton; 

 GroupBox5: TGroupBox; 

 Label1: TLabel; 

 Label2: TLabel; 

 E_timen: TEdit; 

 E_timek: TEdit; 

 CheckBox1: TCheckBox; 

 Panel1: TPanel; 

 Label19: TLabel; 

 Label20: TLabel; 

 E_freqn: TEdit; 

 E_freqk: TEdit; 

 procedure FormCreate(Sender: TObject); 

 procedure CB_bpf_nChange(Sender: TObject); 

 procedure Button2Click(Sender: TObject); 

 procedure Button1Click(Sender: TObject); 
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 procedure Button3Click(Sender: TObject); 

 procedure RadioButton1Click(Sender: TObject); 

 procedure RadioButton2Click(Sender: TObject); 

 procedure E_timenChange(Sender: TObject); 

 procedure E_timekChange(Sender: TObject); 

 procedure ComboBox1CloseUp(Sender: TObject); 

private 

 { Private declarations } 

public 

 { Public declarations } 

end; 

 

var 

Form_spmax: TForm_spmax; 

 

implementation 

 

uses Winpos_ole_TLB, POSBase, unit2; 

var api: IWPGraphs; 

 hPage, hGraph, hLine,hAxis: Integer; 

 signal1: IWPSignal; 

 t1,t2: integer; 

 usml1: IWPUsml; 

 

{$R *.dfm} 

 

procedure TForm_spmax.FormCreate(Sender: TObject); 

var i,j: integer; 

  lt,rt: double; 

  flag: boolean; 

begin 

api:=WinPOS.GraphAPI as IWPGraphs; 

hPage:=api.ActiveGraphPage; 

j:=16; 

for i:=0 to 15 do 

begin 

j:=j*2; 

CB_bpf_n.Items.Add(IntToStr(j)); 

end; 

CB_bpf_n.ItemIndex:=0; 

flag:=false; 

if hPage>0 then 

begin 

hGraph:=api.ActiveGraph(hPage); 

if hGraph>0 then 
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 hLine:=api.GetLine(hGraph,0); 

if hLine>0 then 

 begin 

 signal1:=api.GetSignal(hLine) as IWPSignal; 

 if signal1.SName<>'' then 

  begin 

  api.GetXMinMax(hGraph,lt,rt); 

  ComboBox1.Items.Add(signal1.SName); 

  ComboBox1.ItemIndex:=0; 

  RadioButton1.Checked:=true; 

  E_timen.Text:=FloatToStr(lt); 

  E_timek.Text:=FloatToStr(rt); 

  fkb:=1/(signal1.DeltaX); 

  t1:=trunc(lt*fkb); 

  t2:=trunc(rt*fkb); 

  E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/32); 

  E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/32)); 

  flag:=true; 

  end 

 end 

end; 

if not(flag) then 

RadioButton2.Checked:=true;  

end; 

 

procedure TForm_spmax.CB_bpf_nChange(Sender: TObject); 

//изменение длины блока bpf 

var i: integer; 

begin 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

end; 

 

procedure TForm_spmax.Button2Click(Sender: TObject); 

begin 

Close; 

end; 

 

procedure TForm_spmax.Button1Click(Sender: TObject); 

//выполнить 

var size, klbl: integer; 

  i,ii,j,k,www: integer; 

  signal11, signal2: IWPSignal; 

  a,y1,y2: double; 
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  x1,x2: integer; 

  ss: string; 

  OptFFT,bpf1,bpf2,err, 

  OptFil,signal_fil1: OLEVariant; 

  api: IWPGraphs; 

  hPage, hGraph, hAxis: Integer; 

  ff1,ff2: double; 

begin 

if RadioButton2.Checked then//из файла 

begin 

i:=ComboBox1.ItemIndex; 

signal1:=usml1.Parameter(i) as IWPSignal; 

end; 

t1:=trunc((StrToFloat(E_timen.Text)-

signal1.StartX)*fkb); 

t2:=trunc((StrToFloat(E_timek.Text)-

signal1.StartX)*fkb); 

if CheckBox1.Checked then//фильтрация исходного сигна-

ла 

begin 

ff1:=StrToFloat(E_freqn.Text); 

ff2:=StrToFloat(E_freqk.Text); 

OptFil:=Format('iType=2,iKind=2,nOrder=20,nRipple=1,fn

=%f,fv=%f,fs=%f', 

    [ff1, ff2, fkb]); 

RunIIRFiltering(signal1,signal_fil1,OptFil,err); 

signal11:=WinPOS.GetInterval(signal_fil1,t1,t2-t1) as 

IWPSignal; 

end 

else 

signal11:=WinPOS.GetInterval(signal1,t1,t2-t1) as 

IWPSignal; 

size:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

www:=StrToInt(E_okno.Text); 

signal2:=winpos.createsignal(VT_R8) as IWPSignal; 

signal2.size:=signal11.size; 

signal2.StartX:=signal11.StartX; 

signal2.DeltaX:=signal11.DeltaX; 

//алгоритм нахождения максимумов 

x1:=0; y1:=signal11.GetY(0); 

for i:=1 to (signal11.size-1-www) do 

begin 

y2:=0; 

for j:=i to (i-1+www) do 

 begin 
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 a:=signal11.GetY(j); 

 if a>y2 then 

  begin 

  y2:=a; 

  x2:=j; 

  end; 

 end; 

for k:=x1 to x2-1 do 

 begin 

 a:=(y2-y1)*(k-x1)/(x2-x1)+y1; 

 signal2.SetY(k,a); 

 end; 

y1:=y2; 

x1:=x2; 

end; 

klbl:=trunc((signal2.size)/size); 

OptFFT:=Format('type=0,kindFunc=4,method=0,numPoints=%

d,'+ 

   

'nBlocks=%d,ofsNextBlock=%d,typeWindow=3,typeMagnitude=2,'+ 

   

'isMO=1,fMaxVal=0,fLog=0,isFill0=0,fPrSpec=0,f3D=0', 

   [size,klbl,size]); 

RunFFT(signal2,bpf1,bpf2,OptFFT,Err); 

ss:=signal1.SName+'_mx'; 

WinPOS.Link('/Signals/Результаты/',ss,signal2); 

ss:=signal1.SName+'_mxbpf'; 

WinPOS.Link('/Signals/Результаты/',ss,bpf1); 

api:=WinPOS.GraphAPI as IWPGraphs; 

hPage:=api.CreatePage; 

api.SetPageDim(hPage,0,1,2); 

hGraph:=api.GetGraph(hPage,0); 

hAxis:=api.GetYAxis(hGraph,0); 

api.CreateLine(hGraph,hAxis,signal2.Instance); 

api.NormalizeGraph(hGraph); 

hGraph:=api.CreateGraph(hPage); 

hAxis:=api.GetYAxis(hGraph,0); 

api.CreateLine(hGraph,hAxis,bpf1.Instance); 

api.NormalizeGraph(hGraph);  

winpos.Refresh; 

Close; 

end; 

 

procedure TForm_spmax.Button3Click(Sender: TObject); 

//выбор файла 
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var ifl: string; 

  i,j: integer; 

begin 

ifl:=open_usml(usml1); 

if (ifl<>'') then 

begin 

RadioButton1.Checked:=false; 

RadioButton2.Checked:=true; 

ComboBox1.Items.Clear; 

j:=usml1.ParamCount; 

for i:=0 to j-1 do 

 ComboBox1.Items.Add(list[i]); 

ComboBox1.ItemIndex:=0; 

t1:=trunc(tn*fkb); 

t2:=trunc(tk*fkb); 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

E_timen.Text:=FloatToStr(tn); 

E_timek.Text:=FloatToStr(tk); 

end; 

end; 

 

procedure TForm_spmax.RadioButton1Click(Sender: 

TObject); 

var flag: boolean; 

  lt,rt: double; 

begin 

RadioButton1.Checked:=true; 

RadioButton2.Checked:=false; 

flag:=false; 

if hPage>0 then 

begin 

hGraph:=api.ActiveGraph(hPage); 

if hGraph>0 then 

 hLine:=api.GetLine(hGraph,0); 

if hLine>0 then 

 begin 

 signal1:=api.GetSignal(hLine) as IWPSignal; 

 api.GetXMinMax(hGraph,lt,rt); 

 ComboBox1.Items.Clear; 

 ComboBox1.Items.Add(signal1.SName); 

 ComboBox1.ItemIndex:=0; 

 RadioButton1.Checked:=true; 

 E_timen.Text:=FloatToStr(lt); 
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 E_timek.Text:=FloatToStr(rt); 

 fkb:=1/(signal1.DeltaX); 

 t1:=trunc(lt*fkb); 

 t2:=trunc(rt*fkb); 

 E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/32); 

 E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/32)); 

 flag:=true; 

 end; 

end; 

if not(flag) then 

RadioButton2.Checked:=true; 

end; 

 

procedure TForm_spmax.RadioButton2Click(Sender: 

TObject); 

begin 

RadioButton1.Checked:=false; 

RadioButton2.Checked:=true; 

ComboBox1.Items.Clear; 

end; 

 

procedure TForm_spmax.E_timenChange(Sender: TObject); 

var i: integer; 

begin 

if (E_timen.Modified)and(E_timen.Text<>'') then 

begin 

tn:=StrToFloat(E_timen.Text); 

tk:=StrToFloat(E_timek.Text); 

t1:=trunc(tn*fkb); 

t2:=trunc(tk*fkb); 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

end; 

end; 

 

procedure TForm_spmax.E_timekChange(Sender: TObject); 

var i: integer; 

begin 

if (E_timek.Modified)and(E_timek.Text<>'') then 

begin 

tn:=StrToFloat(E_timen.Text); 

tk:=StrToFloat(E_timek.Text); 

t1:=trunc(tn*fkb); 

t2:=trunc(tk*fkb); 
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i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

end; 

end; 

 

procedure TForm_spmax.ComboBox1CloseUp(Sender: 

TObject); 

var i: integer; 

begin 

if RadioButton2.Checked then//из файла 

begin 

i:=ComboBox1.ItemIndex; 

signal1:=usml1.Parameter(i) as IWPSignal; 

end; 

fkb:=1/(signal1.DeltaX); 

tn:=signal1.MinX; 

tk:=signal1.MaxX; 

E_timen.Text:=FloatToStr(tn); 

E_timek.Text:=FloatToStr(tk); 

t1:=trunc(tn*fkb); 

t2:=trunc(tk*fkb); 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

end; 

 

end. 
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Приложение Г 

Частота узкополосного процесса 
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Частота узкополосного процесса 

 
unit chast; 

 

interface 

 

uses 

Windows, Messages, SysUtils, Variants, Classes, 

Graphics, Controls, Forms, 

Dialogs, StdCtrls, CheckLst, Buttons, ComCtrls, 

ExtCtrls; 

 

type 

TForm_chast = class(TForm) 

 GroupBox3: TGroupBox; 

 Label7: TLabel; 

 Label11: TLabel; 

 Label16: TLabel; 

 E_bpf_df: TEdit; 

 CB_bpf_n: TComboBox; 

 E_bpf_l: TEdit; 

 Button1: TButton; 

 Button2: TButton; 

 GroupBox4: TGroupBox; 

 ComboBox1: TComboBox; 

 RadioButton1: TRadioButton; 

 RadioButton2: TRadioButton; 

 Button3: TButton; 

 GroupBox5: TGroupBox; 

 Label1: TLabel; 

 Label2: TLabel; 

 E_timen: TEdit; 

 E_timek: TEdit; 

 CheckBox1: TCheckBox; 

 Panel1: TPanel; 

 Label19: TLabel; 

 Label20: TLabel; 

 E_freqn: TEdit; 

 E_freqk: TEdit; 

 procedure FormCreate(Sender: TObject); 

 procedure CB_bpf_nChange(Sender: TObject); 

 procedure Button1Click(Sender: TObject); 

 procedure Button2Click(Sender: TObject); 

 procedure Button3Click(Sender: TObject); 

 procedure RadioButton1Click(Sender: TObject); 
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 procedure RadioButton2Click(Sender: TObject); 

 procedure E_timenChange(Sender: TObject); 

 procedure E_timekChange(Sender: TObject); 

 procedure ComboBox1CloseUp(Sender: TObject); 

private 

 { Private declarations } 

public 

 { Public declarations } 

end; 

 

var 

Form_chast: TForm_chast; 

 

implementation 

 

uses Winpos_ole_TLB, POSBase, unit2; 

var api: IWPGraphs; 

 hPage, hGraph, hLine,hAxis: Integer; 

 hPage1, hGraph1, hAxis1: Integer; 

 signal1: IWPSignal; 

 t1,t2: integer; 

 usml1: IWPUsml; 

 

{$R *.dfm} 

 

procedure TForm_chast.FormCreate(Sender: TObject); 

//создание формы 

var i,j: integer; 

  lt,rt: double; 

  flag: boolean; 

begin 

api:=WinPOS.GraphAPI as IWPGraphs; 

hPage:=api.ActiveGraphPage; 

j:=16; 

for i:=0 to 15 do 

begin 

j:=j*2; 

CB_bpf_n.Items.Add(IntToStr(j)); 

end; 

CB_bpf_n.ItemIndex:=0; 

flag:=false; 

if hPage>0 then 

begin 

hGraph:=api.ActiveGraph(hPage); 

if hGraph>0 then 
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 hLine:=api.GetLine(hGraph,0); 

if hLine>0 then 

 begin 

 signal1:=api.GetSignal(hLine) as IWPSignal; 

 api.GetXMinMax(hGraph,lt,rt); 

 ComboBox1.Items.Add(signal1.SName); 

 ComboBox1.ItemIndex:=0; 

 RadioButton1.Checked:=true; 

 E_timen.Text:=FloatToStr(lt); 

 E_timek.Text:=FloatToStr(rt); 

 fkb:=1/(signal1.DeltaX); 

 t1:=trunc(lt*fkb); 

 t2:=trunc(rt*fkb); 

 E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/32); 

 E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/32)); 

 flag:=true; 

 end; 

end; 

if not(flag) then 

RadioButton2.Checked:=true; 

end; 

 

procedure TForm_chast.CB_bpf_nChange(Sender: TObject); 

//изменение длины блока bpf 

var i: integer; 

begin 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

end; 

 

procedure TForm_chast.Button1Click(Sender: TObject); 

//выполнить 

var i,ii,size,klbl,s,t: integer; 

  flag,flag0: boolean; 

  nsig: integer; 

  signal2,signal11: IWPSignal; 

  x1,x2,y1,y2, 

  x,xx,a,mo,sko: double; 

  ss: string; 

  api: IWPGraphs; 

  hPage, hGraph, hAxis: Integer; 

  OptFFT,bpf1,bpf2,err, 

  OptFil,signal_fil1: OLEVariant; 

  h1,h2: double; 
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  ff1,ff2: double; 

begin 

if RadioButton2.Checked then//из файла 

begin 

i:=ComboBox1.ItemIndex; 

signal1:=usml1.Parameter(i) as IWPSignal; 

end; 

t1:=trunc((StrToFloat(E_timen.Text)-

signal1.StartX)*fkb); 

t2:=trunc((StrToFloat(E_timek.Text)-

signal1.StartX)*fkb); 

if CheckBox1.Checked then//фильтрация исходного сигна-

ла 

begin 

ff1:=StrToFloat(E_freqn.Text); 

ff2:=StrToFloat(E_freqk.Text); 

OptFil:=Format('iType=2,iKind=2,nOrder=20,nRipple=1,fn

=%f,fv=%f,fs=%f', 

    [ff1, ff2, fkb]); 

RunIIRFiltering(signal1,signal_fil1,OptFil,err); 

signal11:=WinPOS.GetInterval(signal_fil1,t1,t2-t1) as 

IWPSignal; 

end 

else 

signal11:=WinPOS.GetInterval(signal1,t1,t2-t1) as 

IWPSignal; 

size:=signal11.size; 

signal2:=WinPOS.createsignal(VT_R8) as IWPSignal; 

signal2.size:=size; 

signal2.DeltaX:=signal1.DeltaX; 

signal2.StartX:=signal11.StartX; 

s:=1; 

flag:=true; 

while ((s<(size-1))and flag) do 

begin 

while ((signal11.GetY(s-

1)*signal11.GetY(s))>0)and(s<(size-1)) do 

 inc(s); 

while ((signal11.GetY(s-

1)<>0)and(signal11.GetY(s)=0)and(s<(size-1))) do 

 inc(s); 

while ((signal11.GetY(s-

1)=0)and(signal11.GetY(s)=0)and(s<(size-1))) do 

 inc(s); 

y1:=signal11.GetY(s-1); 
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y2:=signal11.GetY(s); 

x1:=signal11.GetX(s-1); 

x2:=signal11.GetX(s); 

x:=x2-(y2*(x2-x1)/(y2-y1)); 

a:=1/(2*x); 

for i:=0 to s-1 do 

 signal2.SetY(i,a); 

inc(s); 

flag:=false; 

end; 

while (s<(size-1)) do 

begin 

t:=0; 

while ((signal11.GetY(s-

1)*signal11.GetY(s))>0)and(s<(size-1)) do 

 begin 

 inc(s); 

 inc(t); 

 end; 

while ((signal11.GetY(s-

1)<>0)and(signal11.GetY(s)=0)and(s<(size-1))) do 

 begin 

 inc(s); 

 inc(t); 

 end; 

while ((signal11.GetY(s-

1)=0)and(signal11.GetY(s)=0)and(s<(size-1))) do 

 begin 

 inc(s); 

 inc(t); 

 end; 

y1:=signal11.GetY(s-1); 

y2:=signal11.GetY(s); 

x1:=signal11.GetX(s-1); 

x2:=signal11.GetX(s); 

xx:=x2-(y2*(x2-x1)/(y2-y1)); 

a:=1/(2*(xx-x)); 

for i:=s-t to s do 

 signal2.SetY(i,a); 

x:=xx; 

inc(s); 

end; 

flag0:=true; 

while flag0 do 

begin 
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mo:=0; 

sko:=0; 

for i:=0 to s-1 do 

 mo:=mo+signal2.GetY(i); 

mo:=mo/s; 

for i:=0 to s-1 do 

 sko:=sko+sqr(signal2.GetY(i)-mo); 

sko:=sqrt(sko/s); 

flag0:=false; 

for i:=0 to s-1 do 

if abs(signal2.GetY(i)-mo)>(3*sko) then 

 begin 

 signal2.SetY(i,mo); 

 flag:=true; 

 end; 

end; 

size:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

klbl:=trunc(signal2.size/size); 

OptFFT:=Format('type=0,kindFunc=4,method=0,numPoints=%

d,'+ 

  

'nBlocks=%d,ofsNextBlock=%d,typeWindow=3,typeMagnitude=2,'+ 

  'isMO=1,fMaxVal=0,fLog=0,isFill0=0,fPrSpec=0,f3D=0', 

  [size,klbl,size]); 

RunFFT(signal2,bpf1,bpf2,OptFFT,Err); 

ss:=signal1.SName+'_freq'; 

WinPOS.Link('/Signals/Результаты/',ss,signal2); 

ss:=signal1.SName+'_freqbpf'; 

WinPOS.Link('/Signals/Результаты/',ss,bpf1); 

api:=WinPOS.GraphAPI as IWPGraphs; 

hPage1:=api.CreatePage; 

api.SetPageDim(hPage1,0,1,2); 

hGraph1:=api.GetGraph(hPage1,0); 

hAxis1:=api.GetYAxis(hGraph1,0); 

api.CreateLine(hGraph1,HAxis1,signal2.Instance); 

api.NormalizeGraph(hGraph1); 

hGraph1:=api.CreateGraph(hPage1); 

api.CreateLine(hGraph1,HAxis1,bpf1.Instance); 

api.NormalizeGraph(hGraph1); 

WinPOS.Refresh; 

Close; 

end; 

 

procedure TForm_chast.Button2Click(Sender: TObject); 

begin 
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Close; 

end; 

 

procedure TForm_chast.Button3Click(Sender: TObject); 

//выбор файла 

var ifl: string; 

  i,j: integer; 

begin 

ifl:=open_usml(usml1); 

if (ifl<>'') then 

begin 

RadioButton1.Checked:=false; 

RadioButton2.Checked:=true; 

ComboBox1.Items.Clear; 

j:=usml1.ParamCount; 

for i:=0 to j-1 do 

 ComboBox1.Items.Add(list[i]); 

ComboBox1.ItemIndex:=0; 

t1:=trunc(tn*fkb); 

t2:=trunc(tk*fkb); 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

E_timen.Text:=FloatToStr(tn); 

E_timek.Text:=FloatToStr(tk); 

end; 

end; 

 

procedure TForm_chast.RadioButton1Click(Sender: 

TObject); 

var flag: boolean; 

  lt,rt: double; 

begin 

RadioButton1.Checked:=true; 

RadioButton2.Checked:=false; 

flag:=false; 

if hPage>0 then 

begin 

hGraph:=api.ActiveGraph(hPage); 

if hGraph>0 then 

 hLine:=api.GetLine(hGraph,0); 

if hLine>0 then 

 begin 

 signal1:=api.GetSignal(hLine) as IWPSignal; 

 api.GetXMinMax(hGraph,lt,rt); 
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 ComboBox1.Items.Clear; 

 ComboBox1.Items.Add(signal1.SName); 

 ComboBox1.ItemIndex:=0; 

 RadioButton1.Checked:=true; 

 E_timen.Text:=FloatToStr(lt); 

 E_timek.Text:=FloatToStr(rt); 

 fkb:=1/(signal1.DeltaX); 

 t1:=trunc(lt*fkb); 

 t2:=trunc(rt*fkb); 

 E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/32); 

 E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/32)); 

 flag:=true; 

 end; 

end; 

if not(flag) then 

RadioButton2.Checked:=true; 

end; 

 

procedure TForm_chast.RadioButton2Click(Sender: 

TObject); 

begin 

RadioButton1.Checked:=false; 

RadioButton2.Checked:=true; 

ComboBox1.Items.Clear; 

end; 

 

procedure TForm_chast.E_timenChange(Sender: TObject); 

var i: integer; 

begin 

if (E_timen.Modified)and(E_timen.Text<>'') then 

begin 

tn:=StrToFloat(E_timen.Text); 

tk:=StrToFloat(E_timek.Text); 

t1:=trunc(tn*fkb); 

t2:=trunc(tk*fkb); 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

end; 

end; 

 

procedure TForm_chast.E_timekChange(Sender: TObject); 

var i: integer; 

begin 

if (E_timek.Modified)and(E_timek.Text<>'') then 
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begin 

tn:=StrToFloat(E_timen.Text); 

tk:=StrToFloat(E_timek.Text); 

t1:=trunc(tn*fkb); 

t2:=trunc(tk*fkb); 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

end; 

end; 

 

procedure TForm_chast.ComboBox1CloseUp(Sender: 

TObject); 

var i: integer; 

begin 

if RadioButton2.Checked then//из файла 

begin 

i:=ComboBox1.ItemIndex; 

signal1:=usml1.Parameter(i) as IWPSignal; 

end; 

fkb:=1/(signal1.DeltaX); 

tn:=signal1.MinX; 

tk:=signal1.MaxX; 

E_timen.Text:=FloatToStr(tn); 

E_timek.Text:=FloatToStr(tk); 

t1:=trunc(tn*fkb); 

t2:=trunc(tk*fkb); 

i:=StrToInt(CB_bpf_n.Text); 

E_bpf_df.Text:=FloatToStr(fkb/i); 

E_bpf_l.Text:=IntToStr(trunc((t2-t1)/i)); 

end; 

 

end. 
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Приложение Д 

Методика вибродиагностики износа зубьев шестерён редуктора  

изделия НК-12МП (НК-12МПМ)  
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Методика вибродиагностики износа зубьев шестерён редуктора  

изделия НК-12МП (НК-12МПМ)  
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1. Введение 

Настоящий документ устанавливает вторую редакцию методики диагности-

ки износа зубьев шестерён редуктора изделия НК-12МПМ (НК-12МПМ) по пара-

метрам вибрации. Измерение вибрации выполняются в условиях испытательного 

стенда ПАО «Кузнецов» и в эксплуатации на объекте. Измерения периодические, 

с использованием переносной системы контроля.  

2. Средства измерения, вспомогательные устройства 

При выполнении измерений используют следующие средства измерений и 

вспомогательные устройства (рисунок 1): 

– акселерометр типа 4332 фирмы Брюль и Кьер (Дания) с рабочим диапазо-

ном частот до 10 кГц, температурный диапазон до 260
0
С; 

– усилитель заряда МР-07 НПП «Мера» (Россия) с неравномерностью час-

тотной характеристики в диапазоне 10 Гц 10 кГц ≤ ±2%; 

– измерительно-вычислительный комплекс (ИВК) MIC-200 с модулем изме-

рения динамических сигналов МС-201 (НПП «Мера»), максимальная частота оп-

роса 57600 Гц, неравномерность АЧХ в полосе 07.5 кГц ±0,25 дБ, разрядность 

АЦП – 16 бит; 

– программа регистрации – Recorder; 

– программа обработки и анализа данных – WINПОС expert; 

– программа расчёта величины n-мерного вектора; 

– кронштейн под установку акселерометра на переднюю опору изделия 

(чертёж № 00.06.7732-1, см. приложение); 

– комплект измерительных кабелей. 

Линейность измерительной цепи в диапазоне 10 Гц7.5 кГц должна соот-

ветствовать классу 2. Средства измерения должны иметь действующие свидетель-

ства о поверке. Допускается использование других измерительных средств с ана-

логичными характеристиками. 
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Рисунок 1. Блок-схема регистрации вибрации изделия:  

1 – изделие НК-12-МП (НК-12-МПМ); 

2 – спецкронштейн на переднюю опору 00.06.7732-1; 

3 – акселерометр; 

4 – усилители заряда МР-07; 

5 – измерительно-вычислительный комплекс MIC-200 

 

3. Требования безопасности  

При выполнении измерений соблюдают требования безопасности при рабо-

те на объекте в соответствии с инструкцией № 330 «По охране труда для работни-

ков при эксплуатации двигателей авиатехники», при работе на стенде – ИОТ-270. 

4. Требования к квалификации операторов   

К выполнению измерений и обработке их результатов допускают лиц, 

имеющих квалификацию не ниже категории III.  

5. Подготовка к выполнению измерений   

При подготовке к выполнению измерений проводят следующие работы: 

– на кронштейн 80.783.003 переднего узла подвески двигателя передней 

опоры устанавливают спецкронштейн (чертёж 00.06.7732-1, см. приложение); 

– на горизонтальной площадке спецкронштейна, посредством резьбовой 

шпильки М5, устанавливают акселерометр 4332 на передней опоре (ПО_в), ори-

ентируя его измерительную ось по оси Y, предварительно смазав контактирую-

щие поверхности тонким слоем силиконовой смазки; 

– собирают измерительную схему согласно рисунку 1; 
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– выполняют фиксацию измерительного кабеля с исключением его прови-

сания и возможности попадания на вход изделия; 

– заземляют ИВК; 

– настраивают ИВК, путём занесения масштабного множителя, частоты оп-

роса -57600 Гц, амплитудного диапазона  – 8,5 В. 

6. Выполнение измерений   

При проведении измерений выполняют следующие операции: 

– заносят в протокол измерений № изделия, места его установки (стенд, 

объект), дату и время, № силовой установки при работе на объекте, при необхо-

димости другие дополнительные сведения; 

– регистрируют вибрацию изделия на режимах работы 0,4Ne, 0,7Ne, 0,85Ne, 

Ne, МАХ после трёх минут работы на каждом режиме, время регистрации не ме-

нее 30 с; 

– отмечают в протоколе регистрацию каждого режима с отметкой, в случае 

необходимости, других дополнительных сведений; 

– после выполнения работ контролируют качество записи вибрации. В слу-

чае наличия замечаний, повторяют работу по разделу 6. 

7. Диагностические признаки   

В качестве диагностических признаков дефекта «износ зубьев шестерён ре-

дуктора» используют интенсивность следующих параметров: 

– n-мерный вектор по 12 составляющим (амплитудное значение) с шагом, 

равным произведению частоты вращения центральной внутренней шестерни в 

приведенном движении на три; 

– интенсивность рахмоники (амплитудное значение) на времени, соответст-

вующем частоте вращения центральной внутренней шестерни в абсолютном дви-

жении, полученной в спектре от спектра; 

– интенсивность (амплитудное значение) составляющей с кратностью 

19.145 в абсолютном движении. 
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8. Диагностическая модель   

В качестве диагностической модели используют логическое соотношение 

между расчётным значением максимального износа зубьев центральной внутрен-

ней шестерни относительно исходной эвольвенты и его базовым значением, соот-

ветствующим 0.031 мм, а также интенсивности составляющей с кратностью 

19.145 и базовым значением 15.6 м/с
2
. Расчётное значение максимального износа 

определяется как среднее по трем диагностическим признакам. Оценка величины 

износа по этим параметрам определяется по следующим соотношениям: 

– для n-мерного вектора – х = (y + 10,37)/1475; 

– для рахмоники спектра от спектра –  х = (y + 0,158)/17,33; 

– для составляющей с кратностью на частоте 19,145 – х = (у + 4,247)/638,8, 

где х – величина износа, мм; у – интенсивность диагностического признака, м/с
2
. 

9. Обработка результатов измерений   

Обработку результатов измерений выполняют для n-мерного вектора на ре-

жиме МАХ, для рахмоники на всех зарегистрированных режимах с последующим 

выделением максимального значения, для составляющей 19,145 на режиме 

0,85Ne. При использовании измерительных средств с частотой квантования, от-

личной от 57600 Гц, предварительно проводят передискретизацию процесса на 

указанное значение.  

9.1.Определение интенсивности n-мерного вектора 

9.1.1. Рассчитывают автоспектр со следующими параметрами (вид характе-

ристики – амплитудный спектр; число точек – 262144; смещение следующей пор-

ции – 262144; число порций – по умолчанию; тип весового окна Ханнинга; значе-

ния пиковые (А); длина анализируемого процесса – 30 с.; представление данных 

0200 Гц). В районе частоты 138 Гц выбирают наиболее интенсивную состав-

ляющую (fР) и определяют значение её частоты, расчёт частот и определение их 

значений с автоспектров производят с точностью до второго знака после запятой). 

Рассчитывают частоту первой винтовой гармоники fвг = fр/11.333, частоту враще-

ния центральной внутренней шестерни в приведенном движении   
  = fр – fвг. 
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9.1.2. Рассчитывают автоспектр со следующими параметрами (вид характе-

ристики – амплитудный спектр; число точек – 32768; смещение следующей пор-

ции – 32768; число порций – по умолчанию; тип весового окна Ханнинга; значе-

ния пиковые (А); длина анализируемого процесса – 30 с.; представление данных 

05000 Гц). Устанавливают курсор на частоту составляющей, ближайшей к вели-

чине 3  
 , в пределах ± одна линия спектра, вызывают программу «n-мерный век-

тор», в графе –количество гармоник ставят число 12, нажимают клавишу ОК и в 

окне n-мерный вектор считывают интенсивность. 

9.2. Определение интенсивности рахмоники 

9.2.1. Для всех зарегистрированных режимов последовательно выполняют 

следующие операции: 

– выполняют пункт 9.1.1 для определения величины fр; 

– рассчитывают автоспектр со следующими параметрами (вид характери-

стики – амплитудный спектр; число точек – 32768; смещение следующей порции 

– 32768; число порций – по умолчанию; тип весового окна Ханнинга; значения 

пиковые (А); длина анализируемого процесса – 30 с); 

– полученные данные повторно обрабатывают программой «автоспектр» со 

следующими параметрами (амплитудный спектр; число точек – 16384; смещение 

следующей порции – 16384; число порций – по умолчанию; тип весового окна 

Ханнинга; значения пиковые (А); длина анализируемого процесса – по умолча-

нию; представление данных 00.04 сек); 

– для каждого исследуемого режима определяют величину 1/fр, с точностью 

четыре знака после запятой, устанавливают курсор на рассчитанное время опре-

деляют наиболее интенсивную составляющую в пределах ± одна линия спектра. 

9.2.2. Выбирают максимальное значение из всех зарегистрированных режи-

мов. 

9.3. Определение интенсивности составляющей с кратностью 19.145 

9.3.1. На режиме 0.85Ne выполняют пункт 9.1.1 для определения величины 

fр, рассчитывают автоспектр со следующими параметрами (вид характеристики – 
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амплитудный спектр; число точек – 32768; смещение следующей порции – 32768; 

число порций – по умолчанию; тип весового окна Ханнинга; значения пиковые 

(А); длина анализируемого процесса  – 30 с); 

9.3.2. Рассчитывают частоту составляющей как произведение 19.145·fр; 

9.3.3. Устанавливают курсор на расчётное значение частоты и определяют 

интенсивность наибольшей составляющей в пределах ± одна линия спектра. 

9.4. Расчёт прогнозируемой величины износа 

По соответствующим соотношениям из раздела 8 определяют величину из-

носа по каждому из диагностических признаков. При работе на объекте, получен-

ные данные умножают на поправочные коэффициенты: 

– для n-мерного вектора  – 2.20; 

– для рахмоники  – 2.37; 

– для составляющей с кратностью 19.145  – 2.14; 

Рассчитывают среднее значение. 

10. Анализ результатов измерений   

Анализ результатов измерений выполняют путём сопоставления расчётного 

значения износа и интенсивности составляющей с кратностью 19.145 с базовыми 

значениями, представленными в разделе 8. При получении, хотя бы в одном слу-

чае, превышения измеренного значения его базового уровня даётся заключение о 

недопустимом износе зубьев центральной внутренней шестерни. 
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Приложение Е 

Методика оценки величины износа зубьев на основе анализа  

изменения ширины и формы зубцовой спектральной составляющей 
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Методика оценки величины износа зубьев на основе анализа  

изменения ширины и формы зубцовой спектральной составляющей 

Используемые средства: 

– любое виброизмерительное устройство, обеспечивающее получение спек-

тральной плотности мощности в диапазоне частот до 5000 Гц; 

– комплект вспомогательных устройств. 

1. Порядок выполнения работ. 

1.1. На кронштейн 80.783.003 переднего узла подвески двигателя передней 

опоры установить спецкронштейн (чертёж 00.06.772-1 ПАО «ОДК – Кузнецов»). 

1.2. На горизонтальной площадке кронштейна посредством резьбовой 

шпильки установить вибропреобразователь, ориентация оси чувствительности 

вертикальная (ось Y), предварительно смазав контактирующие поверхности тон-

ким слоем силиконовой смазки. 

1.3. Собрать измерительную схему и закрепить кабели с исключением их 

колебаний и попадания на вход двигателя. 

 1.4. Запустить двигатель, вывести на режим «максимальный», после 3 ми-

нут работы зарегистрировать процесс в течение 60 с. 

  1.5. Зарегистрировать сигнал с вибропреобразователя в диапазоне частот 

до 5000 Гц и выполнить расчёт спектральной плотности мощности. 

  1.6. В районе частоты 3200 ± 15 Гц выбрать составляющую с наибольшей 

интенсивность (f23), определить её частоту с точностью 2 знака после запятой и 

рассчитать частоту вращения ротора компрессора с точностью 2 знака после запя-

той по соотношению fТК = f23/23. 

   1.7. Определить с точностью 2 знака после запятой частоту зубцовой гар-

моники по соотношению fz1 = 32.823·fР. 

   1.8. В интервале fz1 ± 5 Гц найти наиболее интенсивную составляющую и 

принять ее за fz1, выделить часть автоспектра в диапазоне fz2 ± 30 Гц на экране и 

определить максимальную интенсивность fz1 (Аz) с точностью 2 знака после запя-

той. 
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    1.9. Определить ширину спектральной составляющей на уровне 0,5Аz (1) 

и в нижней её части (2) как разность точек пересечения огибающей спектральной 

составляющей справа и слева с общим вибрационным фоном. 

     1.10. Определить расчётное значение по соотношению 

р = [(2-1)+9,92]/649,5. 

При р < 13,36 техническое состояние редуктора по износу шестерён счита-

ется удовлетворительным. В противном случае необходимо принять решение по 

дальнейшим работам. 
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Приложение Ж 

Методика оценки величины бокового зазора  

на основе анализа интенсивности зубцовой гармоники 
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Методика оценки величины бокового зазора  

на основе анализа интенсивности зубцовой гармоники 

 

1.1. Используемые технические средства: 

– любое виброизмерительное устройство с диапазоном частот до 5000 Гц и 

возможностью расчёта автоспектра. 

1.2. Порядок выполнения работ 

1.3. На кронштейн 80.783.003 переднего узла подвески двигателя передней 

опоры установить спецкронштейн (чертёж 00.06.772-1 ПАО «Кузнецов»). 

1.4. На горизонтальной площадке кронштейна посредством резьбовой 

шпильки установить вибропреобразователь, ориентация оси чувствительности 

вертикальная (ось Y), предварительно смазав контактирующие поверхности тон-

ким слоем силиконовой смазки. 

 1.5. Собрать измерительную схему и закрепить кабели с исключением их 

колебаний и попадания на вход двигателя. 

 1.6. Запустить двигатель, вывести на режим «максимальный», после 3 ми-

нут работы зарегистрировать процесс в течение 60 с. 

  1.7. Зарегистрировать сигнал с вибропреобразователя в диапазоне частот 

до 5000 Гц и выполнить расчёт спектральной плотности мощности. 

  1.8. В районе частоты 3200 ± 15 Гц выбрать составляющую с наибольшей 

интенсивность (f23), определить её частоту с точностью 2 знака после запятой и 

рассчитать частоту вращения ротора компрессора с точность 2 знака после запя-

той по соотношению fР = f23/23. 

1.9. Рассчитать частоту составляющей с кратностью 16,412 по соотношению 

fz2 = 16,412 · fР. 

1.10. В интервале fz2 ± 5 Гц найти наиболее интенсивную составляющую 

(Az2) и зафиксировать её уровень с точность 2 знака после запятой. 

1.11. По соотношению б = (122,3  – Az2) / 230,6 рассчитать величину боко-

вого зазора с точностью 3 знака после запятой. 
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При б  0,43 техническое состояние редуктора по величине бокового зазо-

ра в паре «солнечная шестерня – сателлиты» считать удовлетворительным. В про-

тивном случае необходимо принять решение по дальнейшим работам. 

  



315 

 

 

Приложение З 

Методика 

Оценки износа боковых поверхностей зубьев шестерен редуктора изделия 

НК-12 МП (НК-12МПМ) по сигналу «штатного» тахометрического датчика час-

тоты вращения вала заднего винта в условиях эксплуатации 
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Методика 

Оценки износа боковых поверхностей зубьев шестерен редуктора изде-

лия НК-12 МП (НК-12МПМ) по сигналу «штатного» тахометрического дат-

чика частоты вращения вала заднего винта в условиях эксплуатации 
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Введение 

Настоящий документ устанавливает порядок применения методики диагно-

стики износа боковых поверхностей зубьев шестерен редуктора изделия НК-

12МПМ (НК-12МПМ) по параметрам сигнала тахометрического датчика частоты 

вращения вала заднего винта. Исследования выполняются в эксплуатации на объ-

екте во время проведения регламентных работ. Измерения периодические с ис-

пользованием переносной системы контроля. 

1. Средства измерения, вспомогательные устройства 

При выполнении измерений используются средства, позволяющие выпол-

нять следующее: 

– обеспечить прием сигнала с тахометрического датчика частоты вращения 

вала заднего винта путем подключения к штепсельному разъему в кабине экипа-

жа; 

– регистрацию сигнала со следующими параметрами: максимальный уро-

вень входного сигнала до 12,5В в частотном диапазоне до 100Гц (частота кванто-

вания не менее 9600Гц); 

– расчет спектральной плотности мощности; 

– используемое техническое средство должно иметь экран отображения по-

лученного спектра с возможностью оценки ширины спектральной составляющей 

с точностью 0,02Гц при среднем значении её частоты 6,54Гц. 

2. Требования безопасности 

При выполнении измерений соблюдают требования безопасности при рабо-

те на объекте в соответствии с инструкцией №330 «По охране труда для работни-

ков при эксплуатации двигателей авиатехники» ПАО ОДК «Кузнецов». 

3. Требования к квалификации операторов 

К выполнению измерений и обработке данных допускаются лица, прошед-

шие соответствующее обучение и отработку навыков измерений под контролем 

разработчиков данной методики. 
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4. Подготовка к выполнению измерений 

Выполнить следующие операции: 

– подключить измерительный комплекс к тахометрическому датчику часто-

ты вращения вала заднего винта (соответствующий разъем находится в кабине 

экипажа); 

– заземлить средства измерений; 

– произвести включение и настройку оборудования. 

5. Выполнение измерений 

5.1. При проведении измерений выполняют следующие операции: 

– заносят в протокол измерений помер объекта и изделия, дату и время, но-

мер силовой установки, её наработку на объекте, при необходимости другие со-

путствующие сведения; 

– регистрируют сигнал с тахометрического датчика частоты вращения вала 

заднего винта изделия после запуска, прогрева по действующей технологической 

документацией и пяти минут работы на режиме 0,85 номинального, время регист-

рации не менее 30с; 

– отмечают в протоколе регистрацию процесса, в случае необходимости 

другие дополнительные сведения; 

– после выполнения работ контролируют качество записи сигнала. В случае 

наличия замечаний, повторяют работу по разделу 5.1. 

5.2. Периодичность проведения измерений: 

– первые измерения проводить после постановки двигателя на объект при 

проведении наземной гонки; 

– последующие измерения выполняются после каждых 100 часов наработки 

двигателя на объекте; 

– при выявлении роста измеряемого параметра измерения выполняют через 

каждые 50 часов наработки; 

– при достижении или превышении значения измеряемого параметра уровня 

0,08 Гц периодичность измерений сокращают до 20 часов наработки двигателя. 
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6. Диагностический признак 

В качестве диагностического признака дефекта «износ зубьев шестерен ре-

дуктора» используют ширину спектральной составляющей гармоники на частоте 

6,54Гц (частота вращения вала заднего винта с учетом передаточного отношения 

редуктора привода тахометрического датчика), на уровне 0,5 от максимального 

значения. 

7. Диагностическая модель 

В качестве диагностической модели используют логическое соотношение 

между измеренным значением ширины спектральной составляющей и её базовым 

значением, равным 0,12Гц. 

8. Обработка результатов измерений 

8.1. Выводят на экран измерительного прибора зарегистрированный про-

цесс. 

8.2. Выбирают зону процесса без наличия нехарактерных выбросов (сбоев). 

8.3. Выполняют расчет спектральной плотности мощности. 

8.4. В районе частоты 6,54Гц выбирают наиболее интенсивную составляю-

щую и выводят её на весь экран, как по уровню, так и по частоте. 

8.5. Оценивают интенсивность спектральной составляющей с точностью до 

второго знака после запятой и рассчитывают значение 0,5 от измеренного. 

8.6. Для полученной величины определяют значение частот с точностью до 

четвертого знака после запятой на левой и правой сторонах спектральной состав-

ляющей. 

8.7. Рассчитывают разность полученных данных, которая определяет шири-

ну спектральной составляющей на вибрационном уровне. 

9. Анализ результатов измерений 

Анализ результатов измерений выполняют путем сопоставления получен-

ной ширины спектральной составляющей с базовым значением (0,12Гц). При по-
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лучении равенства или превышения измеренного значения над базовым выдается 

заключение о повышенном износе зубьев редуктора двигателя. 

Библиография 

1. ГОСТ 20911-89. Техническая диагностика. Термины и определения.       

М.: Стандартинформ 2009. 10с. 

2. ГОСТ Р ИСО 17359-2009. Контроль состояния и диагностика машин. 

Общее руководство по организации контроля состояния и диагностирования. М.: 

Стандартинформ 2010. 21с. 

3. ГОСТ 30948-2003 Диагностирование машин по рабочим характеристи-

кам. Общие положения. М.: Стандартинформ 2005. 20с. 

4. ГОСТ Р ИСО 13381-1-2016. Контроль состоянии и диагностика машин. 

Прогнозирование технического состояния. Общее руководство. М.: Стандартин-

форм 2016. 20 с. 

5. ГОСТ 30479-97. Обеспечение износостойкости изделий. Методы станов-

ления предельного износа, обеспечивающего требуемый уровень безопасности. 

Общие требования. Межгосударственный совет по стандартизации, метрологии и 

сертификации. Минск. 1997. 12 с.  

6. ГОСТ Р ИСО 13373-2-2009. Контроль состояния и диагностика машин. 

Вибрационный контроль состояния машин. Часть 2. Обработка, анализ и пред-

ставление результатов измерения и вибрации. Введ. 2011-01-01. М.: Стандартин-

форм. 2010. 12 с. 

 

 


