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ВВЕДЕНИЕ

Затраты на ремонт и техническое обслуживание промышленного обору

дования составляют одну из наиболее важных статей расходов на предприя

тиях, которая оказывает существенное влияние на себестоимость продукции.

В соответствии с отчетом “Затраты и преимущества расширенного техническо

го обслуживания в производстве” (2018) национального института стандартов и

технологий США, в зависимости от масштаба предприятия и отрасли производ

ства затраты на ремонт и техническое обслуживание могут составлять от 10 до

40%. В свою очередь, тенденции Индустрии 4.0 и Фабрик Будущего (Factory of

the Future - FoF) приводят к интенсивной разработке и применению систем мо

ниторинга состояния и прогнозирования остаточного ресурса промышленного

оборудования [10, 152, 83].

Акселерометры, закрепленные на корпусе механизма, служат основным и

наиболее распространенным источником информации для диагностики испол

нительных механизмов [81, 104]. Акселерометры измеряют линейные ускорения

корпуса механизма вдоль своих взаимно-ортогональных осей чувствительности.

Последующая обработка измеренных акселерометрами ускорений позволяет об

наруживать и локализовать разнообразные, в том числе зарождающиеся, де

фекты [9, 13, 14, 23]. Тем не менее, для некоторых исполнительных механизмов

характерна чрезмерная крутильная вибрация, например, насос с приводом от

двигателя или центробежный компрессор с турбинным приводом.

Крутильные колебания несут значительную диагностическую информа

цию о состоянии механизмов. В частности, крутильные колебания в поршневых

машинах указывают на неоднородные входные крутящие моменты от разных

цилиндров [39, 96]. Оценка мгновенных угловых скоростей вращения позволяет

эффективно извлекать информацию, связанную с локальными дефектами за

цепления [56, 106]. Наиболее распространенные методы измерения крутильных

вибраций основаны, либо на обработке информации от дорогостоящих торсион
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ных лазерных виброметрах, либо на обработке информации от более дешевых

и “массовых” энкодеров. При этом, результаты применения энкодеров и торси

онных лазерных виброметров для мониторинга локальных дефектов, как пока

зывают исследования, схожи. Однако, применение энкодера как метод получе

ния диагностической информации сопровождается рядом особенностей, таких

как помехи дискретизации и проблема квантования [24], высокие требования

к точности энкодера, а также зависимость результатов от метода закрепления

энкодера к валу.

Помимо традиционных методов получения диагностической информации с

корпуса механизма, а также измерения крутильных колебаний вала механизма

предложен метод измерения вибраций вала при помощи закрепленных непо

средственно на вращающемся элементе, обычно на валу, механизма акселеро

метров [34, 51, 74]. Такой подход позволяет получать информацию о движении

вала непосредственно с самого вала в широком динамическом диапазоне [28].

В свою очередь, сравнение данных, полученных тангенциально-ориентирован

ным акселерометром с вала и энкодером, во временной и частотных областях

показало, что измеренные акселерометром данные менее зашумлены, чем дан

ные от энкодера [28]. Однако, описанные в литературе разнообразные методы

и конструкции, содержащие различное число датчиков с различной ориентаци

ей и внутренней структурой (одноосевые, двухосевые), предполагают, прежде

всего, обработку не декомпозированных измеренных сигналов. С другой сторо

ны, не декомпозированные сигналы акселерометра на валу в действительности

содержат тангенциальное (угловое), центростремительное и линейные ускоре

ния вала. В свою очередь, разнообразные дефекты могут по-разному прояв

ляться не только на различных частотах, но и по измерительным осям. Таким

образом, декомпозиция измеряемых сигналов и последующий взаимный анализ

декомпозированных сигналов позволит существенно расширить возможности

интегрального анализа технического состояния исполнительных механизмов.

В литературе описаны попытки декомпозиции измеренных с вращающе
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гося вала ускорений. Однако для целей “выделения” углового ускорения из не

декомпозированного сигнала требуют измерения центростремительного уско

рения, что ограничивает допустимую частоту вращения вала, либо требуют

установки в геометрическом центре вала, что приводит к существенному огра

ничению применения метода и усечению возможности получения полезной диа

гностической информации. Таким образом, актуальным является исследование

методов, расширяющих возможности метода получения и обработки вибрацион

ных сигналов непосредственно с вращающегося вала для решения задач систем

ного анализа и диагностики технического состояния механических элементов

АСУ ТП.

Цель работы – предложить новые алгоритмы обработки информации

для оценки технического состояния подшипников качения и зубчатых передач

исполнительных механизмов АСУ ТП на основе расширения методов получения

комплексной диагностической информации непосредственно с вращающегося

вала.

Задачи исследования, решенные в соответствии с указанной целью:

1) Разработать математическую модель и метод получения высокочувстви

тельной к дефектам диагностической информации о техническом состоя

нии механических элементов АСУ ТП.

2) Разработать метод обработки полученной информации на основе постро

енной математической модели для декомпозиции полученной информации

на координаты движения.

3) Разработать методы и алгоритмическое обеспечение для обработки изме

ренной информации и критериев обнаружения и локализации дефектов в

подшипнике качения.

4) Разработать метод обработки измеренной информации и критерии обна

ружения локального дефекта зубчатой передачи.
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5) Выполнить экспериментальную оценку применения разработанных мето

дов обработки информации и критериев обнаружения и локализации де

фектов.

Предметом исследования являются методы и алгоритмы обработки ин

формации для оценки технического состояния механических элементов АСУ

ТП.

Методология и методы исследования основаны на теории механиче

ских колебаний, системного анализа, теории автоматического управления, алго

ритмов, цифровой обработки сигналов, а также методах теоретической механи

ки, спектрального анализа сигналов, вычислительной математики, элементов

теории планирования эксперимента. Для моделирования и обработки сигналов

был применен высокоуровневый язык и интерактивная среда для программи

рования, численных расчетов и визуализации результатов MATLAB.

Научная новизна:

1) Создана новая математическая модель получения информации непосред

ственно с вращающегося вала исполнительного механизма, которая ис

пользует мгновенные ускорения закрепленных на валу взаимно-ориенти

рованных акселерометров, позволяющая определить линейные и угловое

ускорения вала с учетом его мгновенного угла поворота.

2) Разработаны новые метод и критерий, основанные на математической мо

дели получения информации, позволяющие декомпозировать измеренную

непосредственно с вращающегося вала информацию на линейные и угло

вые компоненты. Декомпозиция выполняется через линейную комбина

цию и взаимную фильтрацию измеренных ускорений.

3) Разработаны новые метод обработки информации и критерий, позволяю

щие по декомпозированному угловому ускорению обнаруживать дефект в

подшипнике качения. Обнаружение дефекта основано на оценке значения
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суммы спектральных компонент декомпозированного углового ускорения

в области одной из крутильных частот вала.

4) Разработаны алгоритмическое обеспечение для обработки информации и

критерии, позволяющие по декомпозированным линейным ускорениям ло

кализовать дефект в подшипнике качения. Локализация дефекта основа

на на совместной оценке амплитуд частотных компонент сигналов, полу

ченных применением метода огибающей в области каждой собственной

частоты механизма, выявленной методом ударного отклика, каждого де

композированного линейного ускорения.

5) Разработаны новые методы обработки информации и критерии, позволя

ющие по декомпозированному угловому ускорению выходного вала обна

руживать локальные дефекты ведущего колеса зубчатой передачи типа

“скол” и “поломка” зуба. Обнаружение дефекта основано на оценке значе

ния амплитуд гармоник частоты вращения ведущего колеса в декомпози

рованном угловом ускорении.

Основные положения, выносимые на защиту:

1) Модель датчика, позволяющего получать расширенную, в сравнении с

традиционными методами, высокочувствительную к дефектам диагности

ческую информацию о состоянии узлов механизмов;

2) Метод обработки информации, который позволяет декомпозировать изме

ренные ускорения на угловое и линейные ускорения, а также декомпози

ровать линейные ускорения на ортогональные оси в поперечном сечении

вала, что позволяет повысить достоверность обнаружения и локализации

дефектов;

3) Метод обработки информации и критерий обнаружения дефекта в под

шипнике качения по сигналам декомпозированного углового ускорения;
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4) Алгоритмическое обеспечение для обработки информации и критерии ло

кализации дефекта в подшипнике качения по сигналам декомпозирован

ных линейных ускорений;

5) Метод обработки информации и критерий обнаружения локального де

фекта ведущего колеса зубчатой передачи по сигналам декомпозирован

ного углового ускорения.

Достоверность результатов работы подтверждена корректной поста

новкой задачи; взаимным соответствием результатов математического и физи

ческого моделирования датчика; экспериментальными результатами обнаруже

ния и локализации дефектов.

Теоретическая значимость работы заключается в созданной матема

тической модели получения информации непосредственно с вращающегося ва

ла, которая позволяет определить мгновенные линейные и угловые ускорения

вала с учетом его мгновенного угла поворота, в разработанных методе измере

ния (патент РФ №142934) с вращающегося вала ускорений, в разработанных

методе и критерии декомпозиции измеренной информации на угловые и линей

ные компоненты, а также в разработанных методах и критериях обнаружения

и локализации дефектов по декомпозированным угловому и линейным ускоре

ниям.

Практическая значимость работы заключается в созданном программно

аппаратном комплексе, в котором реализованы разработанные методы и алго

ритмическое обеспечение для обнаружения дефектов механических элементов

АСУ ТП. Программно-аппаратный комплекс был внедрен в деятельности ЗАО

“Завод Минплита” (г. Челябинск), а также были использованы при выполнении

НИР по проекту «Разработка, исследование и реализация алгоритмов обработ

ки данных динамических измерений пространственно-распределенных объек

тов» (в рамках базовой части государственного задания Минобрнауки РФ, тех

ническое задание 8.9692.2017/8.9 от 17.02.2017).
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Апробация результатов работы. Основные результаты диссертацион

ной работы были доложены на следующих конференциях и семинарах:

∙ II международная научно-техническая конференция Пром-Инжиниринг

(г. Челябинск, 2016г.);

∙ 14-й международный семинар по технической диагностике IMEKO TC10:

новые перспективы в измерениях, инструментах и методах для надеж

ности, ремонтопригодности и безопасности систем (14th IMEKO TC10

Workshop on Technical Diagnostics 2016: New Perspectives in Measurements,

Tools and Techniques for Systems Reliability, Maintainability and Safety,

г. Милан, Италия, 2016г.);

∙ 15-й международный семинар по технической диагностике IMEKO TC10:

техническая диагностика в кибер-физическую эпоху (15th IMEKO TC10

Workshop on Technical Diagnostics 2017: Technical Diagnostics in CyberPhysical

Era, г. Будапешт, Венгрия, 2017г.);

∙ Международная конференция IMEKO TC21 – Передовые математические

и вычислительные инструменты в метрологии и тестировании (IMEKO

TC21 Conference 2017 – Advanced Mathematical and Computational Tools

in Metrology and Testing, г. Глазго, Великобритания, 2017г.);

∙ 1-я IEEE Международная конференция по промышленным кибер-физи

ческим системам (1st IEEE International Conference on Industrial Cyber

Physical Systems, г. Санкт-Петербург, 2018г.);

∙ XXII Всероссийская научно-техническая конференция по неразрушающе

му контролю и технической диагностике (г. Москва, 2020г.).

Публикации результатов работы. По материалам диссертационной ра

боты опубликовано 10 работ, в том числе 3 в изданиях из перечня ВАК [18, 130,
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132], 5 статей в рецензируемых зарубежных изданиях, индексируемых науко

метрической базой Scopus [131, 129, 128, 68, 69]. Получен патент на полезную

модель [1], копия патента представлена в Приложении Б.

Структура и объем работы. Диссертационная работа состоит из введе

ния, пяти глав, заключения, списка литературы из 156 источников. Диссерта

ционная работы изложена на 156 страницах, включая 84 рисунка, 4 таблицы и

2 приложения.

Соответствие паспорту специальности. Диссертационная работа со

ответствует паспорту специальности 05.13.01 “Системный анализ, управление и

обработка информации (промышленность)” в следующих областях исследова

ния:

1) теоретические основы и методы системного анализа, оптимизации, управ

ления, принятия решений и обработки информации;

2) разработка методов и алгоритмов решения задач системного анализа, оп

тимизации, управления, принятия решений и обработки информации;

3) разработка специального математического и алгоритмического обеспече

ния систем анализа, оптимизации управления, принятия решений и обра

ботки информации.

Реализация результатов исследования. Полученные результаты дис

сертационной работы внедрены в деятельности ЗАО “Завод Минплита”, г. Че

лябинск. Полученные в работе результаты использованы при выполнении НИР

по проекту «Разработка, исследование и реализация алгоритмов обработки дан

ных динамических измерений пространственно-распределенных объектов» (в

рамках базовой части государственного задания Минобрнауки РФ, техническое

задание 8.9692.2017/8.9 от 17.02.2017).
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ГЛАВА 1. АНАЛИЗ СОВРЕМЕННЫХ МЕТОДОВ ДИАГНОСТИКИ

ТЕХНИЧЕСКОГО СОСТОЯНИЯ ИСПОЛНИТЕЛЬНЫХ МЕХАНИЗМОВ

АСУ ТП

Существует три наиболее распространенные стратегии технического обслу

живания оборудования, в том числе АСУ ТП: наработка на отказ (реактивная),

регламентное техническое обслуживание (превентивная), техническое обслужи

вание по состоянию (предсказательная) [143].

1.1 Стратегии технического обслуживания

Реактивная стратегия (наработка на отказ) – традиционная стратегия, где

механизмы продолжают работать пока не выйдут из строя. Такой подход обеспе

чивает механизму наибольшую продолжительность непрерывной работы. Одна

ко, выход из строя может приводить к существенным как прямым и косвенным

потерям, так и к катастрофическим ситуациям.

Превентивная стратегия (регламентное обслуживание) – техническое об

служивание, проводимое через равные промежутки времени - интервалы, кото

рые меньше, чем ожидаемое “время отказа”. Традиционно, величина интерва

ла определена таким образом, чтобы в течение его отказывало не более 1-2%

механизмов. Такой подход, в соответствии c [99], приводит к тому, что подав

ляющее большинство механизмов могло бы работать в два-три раза дольше,

чем выбранный интервал. Более того, очевидные плюсы такой стратегии, как

заблаговременное планирование и снижение катастрофических ситуаций, тре

буют чрезмерного технического обслуживания, расхода запчастей (огромных

затрат) и специализированной рабочей силы [143]. Кроме того, исходя из выше

сказанного, такая стратегия не гарантирует отсутствие непредвиденных сбоев.

Предсказательная стратегия (обслуживание по состоянию) – техническое

обслуживание, проводимое в оптимальное время и основанное на результатах

прогноза отказа машины посредством регулярного мониторинга состояния. Дан
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ная стратегия обладает очевидными плюсами в сравнении с реактивной и пре

вентивной стратегиями, однако требует надежные методы мониторинга состо

яния, которые способны не только определять текущее техническое состояние,

но и проводить оценку остаточного срока полезного использования. В насто

ящее время, стратегия технического обслуживания по состоянию (Condition

Based maintenance – CBM) признается как наиболее эффективная стратегия

для проведения технического обслуживания в самых разнообразных областях

промышленности. [114]

1.2 Методы оценки технического состояния АСУ ТП

Техническое обслуживание по состоянию основано на способности оцени

вать текущее и прогнозировать будущее техническое состояние оборудования

во время работы. Данный факт накладывает существенные ограничения на

возможные применяемые методы так как требует получения информации о со

стоянии внутренних элементов оборудования, в то время, когда оно работает.

В качестве примера рассмотрена технологическая линия для производства

вафель с жировыми начинками, в состав которой, в том числе, входит оборудо

вание для непрерывного приготовления вафельного теста и начинок (рис. 1) [100].

Не вдаваясь в подробности самого технологического процесса, стоит отметить,

что качество выпускаемой продукции однозначно зависит от точности обеспе

чения требуемых параметров, таких как время, температура (печи, охладите

ля), расход сыпучих и жидких сред, влажности готовой продукции, которые

зависят от точности и надежности множества установленных датчиков, таких

как датчики температуры, влажности, давления, расхода, уровня и пр. Бо

лее того, технологическая линия содержит множество исполнительных меха

низмов, которые обеспечивают дозирование, гомогенезирование, а также пе

ремещение полуфабрикатов и готовой продукции и т.д. Нарушение техноло

гического процесса в следствие незапланированного выхода из строя одно из

аппаратов/узлов/датчиков линии, приводит к экономическим потерям, вызван
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Рис. 1. Машинно-аппаратурная схема линии производства вафель (рисунок из)

1 – бункер, 2 – дозатор, 3 – дозатор непрерывного действия,

4 – распределительный бак, 5 – кран, 6 – позиционный дозатор, 7 – бункер,

8 – дозатор, 9 – темперирующая машина, 10 – дозатор, 11 – гомогенизатор,

12 – расходная емкость, 13 – микромельница, 14 – дозатор непрерывного

действия, 15 – охладитель, 16 – сетчатый фильтр, 17 – вибрационный

смеситель, 18 – плунжерный насос-дозатор, 19 – бачок постоянного уровня,

20 – фильтр, 21 – насос, 22 – эмульгатор, 23 – вибросмеситель, 24 – смеситель,

25 – шнековый дозатор, 26 – мельница пятиволковая, 27 – меланжер,

28 – вафельная печь, 29 – конвейер, 30 – намазывающая машина,

31 – охлаждающая аппаратура, 32 – штабелер, 33 – резальная машина,

34 – заверточная машина, 35 – заклеивающая машина
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ных браком продукции, простоем оборудования, незапланированным ремонтом,

штрафными санкциями от потребителей [148]. Таким образом, диагностика тех

нологического процесса и раннее обнаружение потенциальных отказов – акту

альная и экономически востребованная задача, различные подходы решения

которой описаны, например, в [72, 73, 109, 118, 126, 48].

Помимо диагностики технологического процесса как системы “в целом”

актуальна диагностика отдельных элементов системы, таких как элементы кон

троля и управления процесса, - датчиков и исполнительных механизмов. В свою

очередь, диагностика технического состояния исполнительных машин и меха

низмов АСУ ТП востребована и обширна в том числе, в связи с высокой сто

имостью компонентов и колоссальными затратами на ремонт и обслуживание

оборудования [141].

Существуют различные методы получения информации о внутреннем со

стоянии машин и механизмов [64]. Однако, наибольшее распространение имеют

методы анализа смазки и вибрации. При этом, вибрационный анализ на сего

дняшний день является наиболее распространенным методом мониторинга со

стояния машин, поскольку он имеет ряд преимуществ по сравнению с другими

методами [77]. Он немедленно реагирует на изменения и поэтому может быть

применен как для постоянного, так и для периодического мониторинга. Так, при

анализе смазки между отбором проб и их анализом часто проходит несколько

дней. Также по сравнению с анализом смазки анализ вибрации с большей веро

ятностью указывает на фактический неисправный компонент, так как многие

подшипники, например, будут содержать металлы с одинаковым химическим

составом, тогда как только неисправный подшипник будет демонстрировать по

вышенную вибрацию. Более того, к вибрационным сигналам могут применять

ся разнообразные методы обработки сигналов, которые позволяют извлекать из

шума и других маскирующих сигналов даже очень слабые изменения, связан

ные с неисправностями [77].
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1.3 Вибрационный анализ

В процессе превращения энергии источника в работу возникают перемен

ные силы, возбуждающие колебания отдельных частей машины или всей ее

конструкции. Конструкция современных машин содержит большое число вза

имодействующих элементов таких как вращающиеся валы, зубчатые колеса,

вращающиеся электрические поля и т.д. Относительное перемещение таких

элементов порождает колебательные процессы на определенной частоте (или

частотах), которые усиливаются или изменяются при появлении дефектов. В

свою очередь, анализ данных изменений может позволить связать колебатель

ные процессы с дефектами механизма.

Вибрационные процессы, генерируемые машинами и механизмами, услов

но, могут быть разделены на три диапазона: низкочастотный (0..300 Гц), сред

нечастотный (0,2..2 кГц) и высокочастотный (1..20 кГц). В свою очередь, для

каждого диапазона свойствены свои физическая и диагностическая модели ма

шины и, соответственно, подходы к получению диагностической информации и

алгоритмы ее обработки. [11]

Низкочастотная вибрация носит преимущественно гармонический харак

тер, так как одной из характерных причин ее является неуравновешенность вра

щающихся масс. Наиболее вероятными причинами низкочастотных колебаний

являются, в соответствии с [11], неуравновешенность, отклонение от соосности

валов, нарушение геометрии узлов, периодические силы, создаваемые рабочим

процессом.

Среднечастотные вибрации обычно обусловлены высшими гармониками

сил неуравновешенности ротора, обусловленных наличием нелинейных элемен

тов в системе, нарушением геометрии кинематических пар, динамическим вза

имодействием элементов машины между собой и с окружающей средой.

Высокочастотные вибрации машин и механизмов представляют собой упру

гие волны, распространяющиеся по неоднородным конструкциям. Для колеба
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ний этих частот характерным является то, что они несут небольшую часть

колебательной энергии всего спектра и при распространении хорошо демпфи

руются.

Помимо источников вынужденных колебаний в машинах и механизмах воз

буждаются колебания на собственных частотах, спектр которых уплотняется с

ростом частоты. К источникам колебаний механизма на резонансных частотах

относят непериодическое, случайное и импульсное возмущения. [5]

Таким образом, колебательные процессы, порожденные относительными

перемещениями большого числа взаимодействующих элементов, усиливаются

или изменяются при появлении дефектов. В процессе превращения энергии ис

точника в работу генерируются переменные силы, возбуждающие колебания

отдельных частей машины или всей ее конструкции. [8]

Измеренные вибрационные сигналы всегда являются комбинацией влия

ния источника и тракта передачи. В целом, измерение в одной точке –сумма от

ветов от нескольких источников. Такая система известна как система с несколь

кими входами и несколькими выходами (a multiple input, multiple output –

MIMO). [114] При этом, довольно часто изменение состояния механизма являет

ся результатом изменения в источнике, такого как увеличение силы дисбаланса

или изменение силы между зубчатыми колесами. С другой стороны, другие ти

пы неисправностей могут, прежде всего, привести к изменениям структурного

отклика, таким как развивающаяся трещина в корпусе машины. Иногда эти два

эффекта соединяются друг с другом, причем изменение структурной реакции

приводит к изменению функции воздействия. [114] В свою очередь, проблема

определения того, является ли изменение в ответном сигнале следствием изме

нения в источнике или в тракте передачи, является одним из примеров более

общей проблемы «слепого разделения источников» (Blind Source Separation –

BSS) и связанной темы «Идентификация слепой системы». [114] Таким образом,

методы получения и обработки диагностических сигналов влияют на возмож

ность обнаружения и локализации дефектов.
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1.3.1 Методы измерения и обработки линейных колебаний

Существуют преобразователи для измерения всех трех параметров, в кото

рых может быть выражена “линейная вибрация” в соответствии с [2], а именно

перемещение, скорость и ускорение [122, 95]. Выбор преобразователя зависит

от равномерности спектра сигнала в интересующем диапазоне частот и уров

ней сигнала [35, 142]. Правильный выбор датчика (преобразователя) и его уста

новка имеют решающее значение для точной диагностики состояния машины.

Так, преобразователи линейных перемещений лучше всего подходят для изме

рения низкочастотных и низкоамплитудных смещений, обычно встречающихся

в конструкциях машин с подшипниками скольжения. С другой стороны, датчи

ки линейных скоростей используются для измерений низких и средних частот.

Они полезны для контроля вибрации и балансировки на вращающихся механиз

мах. По сравнению с датчиками ускорений (акселерометрами), датчики скоро

сти имеют более низкую чувствительность к высокочастотным колебаниям, что

делает их менее восприимчивыми к перегрузкам. В свою очередь, преобразова

тели линейных ускорений – акселерометры – полезны для измерения низких и

очень высоких частот. Принимая во внимание, что современные машины могут

создавать вибрации в широком диапазоне частот (от 20 Гц до 20 кГц) при

менение акселерометров – универсальный и наиболее распространенный метод

получения диагностической информации [104, 90, 81]. Более того, измерение

высокочастотных вибраций, которое обеспечивает акселерометр, крайне важно

для диагностики зарождающихся дефектов, например, в подшипнике качения,

в связи с тем, что дефект приводит к возникновению прежде всего высоко

частотных вибраций [55, 101, 61, 148]. Помимо методов измерения вибраций,

разработано множество методов обработки измеренных вибраций, однако наи

большее распространение имеют методы спектрального анализа.

Дискретное преобразование Фурье (ДПФ, DFT) – популярный инструмент

для спектрального анализа для спектрального анализа, который эффективен
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для обработки стационарных сигналов. С другой стороны, быстрое преобразова

ние Фурье (БПФ, FFT) представляет собой более эффективный метод обработ

ки [156, 123, 93]. Однако, на практике ДПФ и БПФ теряют эффективность при

анализе спектра цикло стационарных и нестационарных сигналов, например,

сигналов от дефектных подшипников качения [112, 108, 31]. Некоторые методы,

такие как оконное преобразование Фурье (STFT), преобразование Вигнера-Вил

ла (WVD), непрерывное вейвлет-преобразование (CWT), также доступны для

частотно-временного анализа сигнала на основе принципа двумерного отобра

жения [133, 119, 12, 17, 20, 80, 6, 111, 127, 3]. Однако, STFT не позволяет одно

временно улучшить временное и частотное разрешение [119]. WVD позволяет

обрабатывать нестационарные сигналы, однако возможна неправильная интер

претация результатов из-за билинейной характеристики [133]. В свою очередь,

CWT позволяет лучше анализировать одновременно и по времени, и по часто

те, однако большое время вычислений и фиксированное разрешение по частоте

могут препятствовать практическому применению [111]. Более того, преобразо

вание Гильберта-Хуанга (HHT) с использованием функций внутренних колеба

ний (IMFs) обеспечивает многократное разрешение вибрационного сигнала на

мгновенных частотах [105]. Однако, временное разрешение может значительно

влиять на соответствующую частоту [151, 89, 49].

Широкое применение имеют методы анализа огибающей сигнала, такие

как куртограмма [26, 21, 27, 17, 16, 22], усиленная куртограмма [146], улучшен

ная куртограмма [84, 42, 154], спарсограмма [139, 140]. Куртограмма основа

на на спектральном эксцессе и применяется при характеризации нестационар

ных сигналов, особенно при диагностике подшипников [134]. Однако, аналити

ческий сигнал неисправности подшипника из спектрального эксцесса должен

быть получен либо через применение комплексного фильтра, либо преобразова

ния Гильберта [59], либо фильтра STFT. Кроме того, эффективность его рабо

ты низка при наличии низкого отношения сигнал/шум (SNR) и негаусовского

шума. В связи с этим, предложена усиленная куртограмма для определения ме
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стоположения резонансных частот, но для этого необходимо предварительное

устранение частотного шума при помощи авторегрессионной фильтрации [146].

Помимо усиленной, в литературе сообщалось об улучшенной куртограмме, ко

торая позволяет устранить недостатки традиционной куртограммы, тем не ме

нее, в качестве фильтра метод улучшенной куртограммы требует применения

вейвлет-пакетного преобразования (WPT) [84, 44, 58]. В связи с этим, был пред

ложен алгоритм спарсограммы для быстрого определения резонансных частот

из огибающей коэффициентов вейвлет-пакета на разных глубинах разложения

вейвлет-пакета [140, 50, 144]. Однако, выбор оптимального узла вейвлет-паке

та обычно зависит от визуальной проверки наибольшего значения разрежен

ности из коэффициентов вейвлет-пакета. Кроме того, для усиления импульс

ных сигналов от дефектов и деконволюции эффекта пути передачи, совмест

но с куртограммой применяют метод минимальной энтропийной деконволю

ции (MED) [4, 16], однако применение MED сопровождено проблемой выбора

параметров [120, 32]. Метод максимальной корреляции деконволюции эксцес

са (MCKD) направлен на устранение проблем традиционного метода MED [94].

Помимо MED и MCKD разработан метод слепой дуконволюции для улучшения

отношения сигнал/шум сигнала (SNR) [75], а также метод деконволюции Люси

Ричадсона для улучшения обнаружения дефектов подшипников [113]. Однако,

эти методы также имеют свои ограничения, связанные с тем, что интересующие

сигналы неисправности не существуют отдельно и, обычно, присутствуют сиг

налы неисправностей от других компонентов с добавлением шума. Например, в

коробке передач вибрации дефектов зубчатых колес сильнее, чем от дефектов

подшипников, что очень затрудняет обнаружение дефектов подшипников.

В связи с описанной выше особенностью вибрационных сигналов, разрабо

тан метод “слепого разделения источников” (BSS), основанный и применяющий

свойства 2-ой порядковой статистики для диагностики дефектов в подшипни

ке [38]. Кроме того, предложен расширенный алгоритм собственных векторов,

который состоит из расширения канала и метода постобработки для восстанов
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ления нескольких источников колебаний [138]. Также предложен метод разделе

ния слепых компонентов, который может разложить смешанный сигнал на две

части: на периодические и переходные подмножества [145]. Периодическое под

множество – сигнал, связанный с дисбалансом, перекосом и эксцентриситетом

машин. Переходное подмножество – сигнал, который связанный с аномальными

импульсными явлениями. Более того, предложен метод диагностики неисправ

ностей для редукторов, основанный на методе BSS и методах выделения нели

нейных объектов, где в качестве метода BSS был применен алгоритм анализа

независимых компонентов ядра [91]. Также предложен быстрый алгоритм BSS,

в котором предложена целевая функция, полученная путем объединения неко

торых видов временной априорной информации [153]. Более того, предложен

альтернативный BSS подход, разработанный на основе минимизации эмпири

ческой расходимости между плотностями копул (связок) [76]. Кроме того, для

решения проблемы разделения слепых источников шума предложена новая опе

раторная модель, называемая анализом пустых пространственных компонентов

(NCA) [71]. Описанные методы эффективны, однако достаточно ”не интуитив

ные” (сложны) и требуют существенных вычислительных затрат, что может

ограничивать их практическое применение на практике.

С целью разделения исходного сигнала вибрации на периодические и слу

чайные составляющие может быть применен более “интуитивный” метод вре

менного усреднения (TSA) [40], который широко используется для уменьшения

несинхронного шума (в основном случайного шума и сигнала вибрации подшип

ника) для диагностики повреждений зубчатых передач и валов [125]. Основан

ный на TSA методе алгоритм De-phase показал хорошую производительность

для отделения сигналов неисправности подшипника от дискретных частот (сиг

налов валов, зубатых колес и т.д.) [45, 79, 78]. Однако, TSA метод в качестве

входных данных помимо исходного сигнала от акселерометра требует синхро

низирующий сигнал тахометра, что не всегда доступно и, как результат, может

ограничивать его практическое применение.
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Лазерные виброметры

Помимо “традиционных” методов получения информации о вибрации раз

работаны методы получения на основе лазерного доплеровского принципа. Прин

цип заключен в том, что когерентный лазерный луч отражается от вибрирую

щей поверхности и сдвигается по частоте в соответствии с абсолютной скоро

стью поверхности (в направлении луча) посредством эффекта Доплера. Сдвиг

частоты измеряется интерферометром и преобразуется в скорость. Причем, в

связи с тем, что сдвиг частоты возникает при отражении, результат практиче

ски не зависит от движения передатчика и (или) приемника. Таким образом,

данный метод фиксирует абсолютное движение измеряемого объекта. Лазерные

виброметры имеют большое преимущество в том, что они не нагружают объект

измерения, а точку измерения можно легко и быстро изменить, отклонив луч

света. Это полезно для выполнения повторяющихся измерений по сетке за ми

нимально возможное время. По этой причине в настоящее время они широко

используются для модального анализа [117]. Сравнение оценок среднеквадрати

ческого значения (RMS) сигнала акселерометра и лазерного виброметра позво

ляют эффективно обнаруживать дефекты в электрических двигателях [46]. Од

нако, сравнение диагностических сигналов перемещения и скорости лазерного

виброметра и ускорения акселерометра при помощи оконного преобразования

Фурье (STFT) показывают, что сигнал перемещения беден, а сигналы скорости

и ускорения хорошо коррелируют с дефектами. Тем не менее, сигнал ускорения

акселерометра подвержен шуму, что снижает корреляцию с дефектами [116, 46].

Таким образом, применение лазерного виброметра обеспечивает преимущества

над применением акселерометра для классификации дефектов. Однако, лазер

ные виброметры крайне дороги, громоздки и имеют требования к состоянию

атмосферы [62] для эффективной работы, что существенно ограничивает их

применение для мониторинга технического состояния.
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1.3.2 Методы измерения и обработки крутильных колебаний

Некоторые неисправности в исполнительных механизмах возникают из-за

чрезмерной крутильной вибрации. Когда механизм имеет только один состав

ной вал, например, насос с приводом от двигателя или центробежный компрес

сор с турбинным приводом, существует очень слабая связь между крутильными

и линейными вибрациями (измеряемыми либо акселерометрами, либо бескон

тактными датчиками). Также крутильные колебания иногда несут значитель

ную диагностическую информацию о состоянии машины, например, для порш

невых машин, где крутильные колебания указывают на неоднородные входные

крутящие моменты от разных цилиндров [39, 96]. Более того, измерение кру

тильных колебаний зубчатых колес может позволить определить ошибку зацеп

ления передачи. Так, ошибка динамической передачи фактически представляет

собой разницу (масштабированных) крутильных колебаний на входном и вы

ходном валах [114]. В связи с этим, прямое измерение крутильных колебаний

может позволить дополнительную информацию о поведение исполнительного

механизма в условиях различных неисправностей, например, непосредственное

измерение крутильных колебаний валов коробки передач может позволить от

делить их от чисто линейных колебаний других источников.

Предложены разнообразные методы измерения крутильных вибраций [102,

121], реализованных, например, в угловых акселерометрах различных конструк

ций [86, 137, 107], так и в специализированных датчиках [63, 155, 147]. Однако,

наибольшее распространение получили методы на основе торсионных лазерных

виброметров, а также энкодеров, которые обладают как положительными каче

ствами, так и рядом особенностей, ограничивающих их применение.

Торсионные лазерные виброметры

Существуют торсионные лазерные (допплеровские) виброметры, которые

имеют два лазерных луча, направленных на поверхность вращающегося ва
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ла [150, 43, 110]. Сигналы проходят обработку таким образом, что все движения,

кроме крутильных колебаний, отсекаются. В свою очередь, измеряемые кру

тильные колебания соответствуют угловой скорости. Существенное преимуще

ство данного метода - бесконтактность измерения. Однако, лазерный виброметр

с двумя лучами чрезвычайно дорогое устройство, а также требует открытого

участка вала для измерения. При этом, как было отмечено в [114], применение

существенно более дешевого датчика угла поворота (энкодера) для мониторин

га больших дизельных (20-ти цилиндровых) двигателей с собственной частотой

вращения коленчатого вала в диапазоне рабочих скоростей через анализ изме

нений угловой скорости коленчатого вала дает эквивалентные результаты, что

и применение лазерного виброметра [47]. Таким образом, применение торсион

ного лазерного виброметра является эффективным методом для мониторинга,

однако, схожие результаты могут быть получены более дешевым и “массовым”

методом. Тем не менее, разрешающая способность торсионного лазерного виб

рометра существенно выше, чем энкодера.

Энкодеры

Энкодер – датчик угла поворота, который формирует серии импульсов с

одинаковыми угловыми интервалами – не является датчиком крутильных ко

лебаний, однако, его применение позволяет получить информацию о крутиль

ных колебаниях через анализ его сигналов [24, 65, 88]. Существует несколько

методов обработки сигналов энкодера с целью извлечения информации о кру

тильных колебаниях, такие как, применение фазовой и/или частотной демо

дуляции частоты импульсов датчика, а также “передискретизация” импульсов

энкодера [24]. Фазовая демодуляция импульсов энкодера позволяет оценивать

угловое смещение вала [135], в то время как демодуляция частоты (производ

ная по времени) соответствует угловой скорости [87]. В свою очередь, вторая

производная по времени сигналов энкодера соответствует угловому ускорению.

С другой стороны, как было отмечено во многих работах, например в [115, 57],
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“передискретизация” также эффективный метод обработки, заключающийся в

измерении числа тактов высокочастотного тактового сигнала между импуль

сами энкодера (временных интервалов). Обратная величина интервала (числа

тактов) может служить для оценки угловой скорости.

Измерение ошибки зацепления передачи (Gear Transmission Error – TE) –

одно из наиболее распространенных приложений измерений крутильных коле

баний в связи с тем, что зубчатые зацепления имеют сложную динамику [149,

41, 97], а вибрации ошибки зацепления чрезвычайно малы и создают значи

тельные проблемы при измерениях [103] и диагностики дефектов. Более того,

при применении традиционных методов вибродиагностики результаты диагно

стики зубчатых передач существенно зависят от положения датчика или дру

гих компонентов механизма и могут быть неверно оценены [92]. В свою оче

редь, измерение мгновенных угловых скоростей вращения через применение

оптических энкодеров позволяет эффективно извлекать информацию, связан

ную с локальными дефектами зацепления [56, 106]. Более того, метод оценки

мгновенных угловых скоростей (IAS) также эффективен при нестационарных

условиях работы передач [33]. Также эффективно раннее обнаружение дефек

тов в косозубых зубчатых передачах методом IAS на основе сигналов энкоде

ра [124], а также планетарных передач [37]. Более того, комбинированных под

ход к диагностике, в котором сочетаются метод получения данных от энкодера

и традиционный метод получения данных – акселерометр на корпусе – пока

зывает высокую эффективность [36]. Однако, применение энкодера как метод

получения диагностической информации имеет ряд недостатков, в том числе,

два основных: помехи дискретизации и проблема квантования [25]. Кроме того,

для получения достоверной диагностической информации необходимы энкоде

ры высокой точности, хотя есть попытки применения дешевых энкодеров для

диагностики, например, в [103]. Более того, закрепление энкодера к валу через

гибкую муфту приводит к ограничению диапазона частот, измеряемых энкоде

ром, фактически, выступая как фильтр нижних частот. При этом, закрепление
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энкодера без гибкой муфты приводит к искажению измеряемых низких частот,

однако, позволяет расширить диапазон частот “сверху”, что позволяет анализи

ровать высшие гармоники, такие как зубцовые гармоники зубчатых передач.

Таким образом, энкодер не обеспечивает одновременное измерение крутильных

колебаний в широком диапазоне частот. Более того, конструктивно энкодер –

устройство, которое также содержит подверженные износу подвижные элемен

ты, например, его подшипниковые опоры.

Акселерометр на вращающемся валу

Помимо описанных выше методов получения диагностической информа

ции (через измерение линейных и торсионных колебаний) существует метод,

основанный на измерении вибраций при помощи акселерометров закрепленных

непосредственно на вращающемся элементе механизма, обычно на валу меха

низма [34, 28, 52, 18, 74]. Такой подход позволяет получать информацию о дви

жении вала непосредственно с самого вала в широком динамическом диапа

зоне [28], например, с целью определения критических частот механизмов [54].

В связи с этим, описанный метод может служить основой для диагностики ме

ханизмов [52]. В свою очередь, сравнение данных, полученных акселерометром

с вала и IAS методом, во временной и частотных областях показало, что данные

с акселерометра менее зашумлены, чем данные от IAS метода [28]. Более того,

сравнение сигналов от закрепленного на валу одного тангенциально-ориентиро

ванного акселерометра, энкодера, лазерного виброметра и традиционных энко

деров на опоре для обнаружения несоосности вала во временной и частотной

областях, а также сравнение RMS сигналов [29] показал, что закрепленный на

валу акселерометр позволяет получить более точные результаты оценки смеще

ния валов механизма [30]. В работе [34] описан метод обнаружения положения

и величины трещины вала по сигналам закрепленного на валу одного тангенци

ально-ориентированного МЭМС-акселерометра на основе применения модаль

ного анализа и нейросети. Однако, “сырые” измеренные данные от тангенци
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ально-ориентированного акселерометра на валу в действительности содержат

не только тангенциальное (угловое) ускорение вала, но, в том числе, линейные

ускорения вала в диаметральной плоскости и гравитационную составляющую.

Для устранения гравитационного ускорения, спроецированного на оси двух

компонентного акселерометра (первая ось – тангенциально ориентирована, вто

рая ось – нормально ориентирована) предложен метод, основанный на смеще

нии выходного значения в нормальном направлении на 𝜋/2 с использованием

преобразования Гильберта и последующем объединении его с выходным зна

чением тангенциального направления [60]. Значение тангенциального (углово

го) ускорения, полученного таким методом, показало высокую сходимость с

измеренным при помощи оптического энкодера IAS-методом по форме и спек

тру сигнала, а также показало эффективность для обнаружения различных

дефектов двухступенчатого поршневого компрессора [98]. Помимо возможно

сти устранения гравитационной составляющей, совместная обработка сигналов

от тангенциальной и нормальной осей двух-компонентного акселерометра поз

воляет восстановить построить экспериментальные карты собственных частот

механизма [53, 51]. Однако, эксперимент показал, что при движении вала по

круговой орбите построение карты собственных частот данным методом невоз

можно. Более того, применение акселерометра с нормально-ориентированной

осью чувствительности, который отнесен от центра вала на сколько-нибудь зна

чимое расстояние, существенно ограничивает допустимые частоты вращения в

связи с тем, что центростремительное ускорение пропорционально квадрату уг

ловой скорости и, таким образом, повышение частоты вращения вала приводит

к “насыщению” измеряемого сигнала, что отчетливо видно на графиках сигна

лов акселерометра в работе [51].

Помимо описанных выше методов, предложен метод закрепления одного

или нескольких акселерометров в геометрическом центре оси вращения поло

го вала или конической шестерни для оценки дисбаланса ротора [74], а также

обнаружения трещин зубчатого колеса в трансмиссиях несущего винта вертоле
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та [85]. Данный метод позволяет предотвратить “насыщение” нормально-ориен

тированного акселерометра. Результаты испытаний показали, что “MEMS-дат

чики работали также, если не лучше, чем стационарные акселерометры, уста

новленные на корпусе редуктора для обнаружения неисправности зубьев ше

стерни” [85]. Однако, установка акселерометров в центре оси вращения шестер

ни существенно ограничивает применение данных конструкций на существую

щем оборудовании в связи с необходимостью консольного закрепления, либо

“внутри” вала.

Описанные выше результаты применения закрепленных на валу МЭМС

акселерометров показывают, что данный подход является эффективным и обла

дает большими потенциальными возможностями. Однако, описанные разнооб

разные конструкции, содержащие различное число датчиков с различной ори

ентацией и внутренней структурой (одноосевые, двухосевые) не в полной ме

ре раскрывают возможности данного метода. Кроме того, описанные методы

предполагают, либо обработку измеренных сигналов в “сыром”, либо для целей

“выделения” углового ускорения из “сырого” сигнала требуют измерения цен

тростремительного ускорения, что ограничивает допустимую частоту вращения

вала, либо требуют установки в геометрическом центре вала), что ограничива

ет допустимую частоту вращения вала, либо требуют установки в геометри

ческом центре вала, что приводит к существенному ограничению применения

метода и усечению возможности получения полезной диагностической инфор

мации. Таким образом, актуальным является исследование методов, расширяю

щих возможности метода получения и обработки вибрационных сигналов непо

средственно с вращающегося вала для решения задач системного анализа и

диагностики технического состояния механических элементов АСУ ТП.

Цель работы – предложить новые алгоритмы обработки информации

для оценки технического состояния подшипников качения и зубчатых передач

исполнительных механизмов АСУ ТП на основе расширения методов получения

комплексной диагностической информации непосредственно с вращающегося
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вала.

В соответствии с указанной целью в рамках данной диссертационной ра

боты необходимо решить следующие задачи:

1) Разработать математическую модель и метод получения высокочувстви

тельной к дефектам диагностической информации о техническом состоя

нии механических элементов АСУ ТП.

2) Разработать метод обработки полученной информации на основе постро

енной математической модели для декомпозиции полученной информации

на координаты движения.

3) Разработать методы и алгоритмическое обеспечение для обработки изме

ренной информации и критериев обнаружения и локализации дефектов в

подшипнике качения.

4) Разработать метод обработки измеренной информации и критерии обна

ружения локального дефекта зубчатой передачи.

5) Выполнить экспериментальную оценку применения разработанных мето

дов обработки информации и критериев обнаружения и локализации де

фектов.
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ГЛАВА 2. МЕТОД ПОЛУЧЕНИЯ КОМПЛЕКСНОЙ ИНФОРМАЦИИ С

ВРАЩАЮЩЕГОСЯ ВАЛА

2.1 Динамическая модель акселерометра на вращающемся валу

Для математического описания метода получения комплексной информа

ции непосредственно с вращающегося вала рассмотрен случай: горизонтально

ориентированный вал совершает вращение вокруг собственной оси и плоское

движение в его диаметральной плоскости: такое движение характерно для мно

жества механизмов, таких как, шпиндели станков, зубчатые колса редукторов,

валы приводов. На валу закреплен жесткий однородный диск. На диске закреп

лен одноосевой акселерометр. Акселерометр содержит чувствительную массу,

которая подвешена на подпружиненной опоре (рис. 2). Перемещение чувстви

тельной массы пропорционально внешнему ускорению.

Рис. 2. Чувствительная масса акселерометра

Механическая система состоит из однородного диска радиуса 𝑅 и массы

𝑀 , а также подпружиненной чувствительной массы 𝑚 с жесткостью пружи

ны 𝑘𝑎. Подпружиненная масса закреплена на расстоянии 𝑟 от геометрического

центра диска. Более того, ось возможных перемещений чувствительной массы

𝜆 ориентирована тангенциально к оси вращения диска и направлена против

часовой стрелки.

Для математического описания метода введены системы координат (СК):

𝑂𝑥𝑦𝑧 – инерциальная система координат, связанная с основанием механизма.

𝑂1𝑥1𝑦1𝑧1 – система координат, связанная с центром вала, однако, не совер

шающая вращения совместно с валом. Более того, центр системы координат
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𝑂1𝑥1𝑦1𝑧1 расположен в точке пересечения центра диска и оси вращения вала.

Оси системы координат 𝑂𝑥𝑦𝑧 сориентированы таким образом, что 𝑂𝑥 –

скрещивающийся перпендикуляр к оси вращения вала, ориентированный в го

ризонтальной плоскости, 𝑂𝑦 ориентирована вертикально вверх в плоскости дат

чика (диска), 𝑂𝑧 коллинеарная оси вращения вала и образует правую тройку

𝑂𝑥𝑦𝑧.

Оси системы координат𝑂1𝑥1𝑦1𝑧1 коллинеарные и со направлены с соответ

ствующими осями системы координат 𝑂𝑥𝑦𝑧.

Диск может совершать вращение вокруг своей горизонтальной оси 𝑂1 и

линейное перемещение в плоскости 𝑂𝑥𝑦. При этом, скорость вращения вокруг

оси 𝑂1 – 𝜔, скорость линейного перемещения вдоль оси 𝑂𝑥 – 𝑉𝑥, а вдоль оси

𝑂𝑦 – 𝑉𝑦 (рис. 3).

Рис. 3. Диск с акселерометрами

Угол 𝜙 – угол поворота диска, линейная скорость 𝑉𝜙 – линейная скорость

диска в точке закрепления чувствительной массы. Более того, точка 𝑃 – точка

начального (нулевого) положения чувствительной массы.

Описанная выше механическая система имеет четыре степени свободы и
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находится в потенциальном силовом поле. Выбирав в качестве обобщенных ко

ординат перемещения 𝑥, 𝑦, 𝜆 и угол поворота 𝜙 записаны уравнения Лагранжа

2-го рода [15]:

𝑑

𝑑𝑡

(︂
𝜕𝐿
˙𝜕𝑞𝑖

)︂
− 𝜕𝐿

𝜕𝑞𝑖
= 𝑄 (𝑖 = 1, 2, 3, 4) , (1)

где 𝐿 – функция Лагранжа

𝐿 = 𝑇 − Π, (2)

𝑇 – кинетическая энергия системы, Π – потенциальная энергия системы,

𝑞1 = 𝑥, 𝑞2 = 𝑦, 𝑞3 = 𝜙, 𝑞4 = 𝜆.

Кинетическая энергия системы

𝑇 = 𝑇1 + 𝑇2, (3)

где 𝑇1 – кинетическая энергия диска, 𝑇2 – кинетическая энергия подпружинен

ной массы.

Кинетическая энергия диска

𝑇1 =
1

2
𝑀𝑉 2

𝑂1
+

1

2
𝐽𝜔2,

где 𝑀 – масса диска, 𝑉𝑂1
– линейная скорость перемещения диска в плоскости

𝑂𝑥𝑦, 𝐽 – момент инерции диска, 𝜔 – угловая скорость вращения диска.

Линейная скорость перемещения диска

�⃗�𝑂1
= �⃗�𝑥 + �⃗�𝑦.

Таким образом,

𝑉 2
𝑂1

= 𝑉 2
𝑥 + 𝑉 2

𝑦 + 𝑉𝑥𝑉𝑦 cos
(︁
�⃗�𝑥, �⃗�𝑦

)︁
.

В результате, кинетическая энергия диска

𝑇1 =
𝑀

2
�̇�2 +

𝑀

2
�̇�2 +

𝑀𝑅2

4
�̇�2. (4)
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Кинетическая энергия подпружиненной массы

𝑇2 =
1

2
𝑚𝑉 2

𝑃 ,

где 𝑚 – чувствительная масса акселерометра, �⃗�𝑃 – линейная скорость переме

щения чувствительной массы акселерометра.

Линейная скорость перемещения массы акселерометра

�⃗�𝑃 = �⃗�отн + �⃗�пер.

При этом,

�⃗�отн = �⃗�𝜆, �⃗�пер = �⃗�𝜙 + �⃗�𝑂1
,

где �⃗�𝜆 – относительная скорость перемещения чувствительной масса акселеро

метра, �⃗�𝜙 – линейная скорость поворота диска в точке 𝑃 , которая удалена от

геометрического центра диска на расстояние 𝑟.

Таким образом,

𝑉 2
𝑃 =

(︁
�⃗�𝜆 + �⃗�𝜙 + �⃗�𝑥 + �⃗�𝑦

)︁2
=

= 𝑉 2
𝜆 + 𝑉 2

𝜙 + 𝑉 2
𝑥 + 𝑉 2

𝑦 + 2
(︁
�⃗�𝜆�⃗�𝜙 + �⃗�𝜆�⃗�𝑥 + �⃗�𝜆�⃗�𝑦 + �⃗�𝜙�⃗�𝑥 + �⃗�𝜙�⃗�𝑦 + �⃗�𝑥�⃗�𝑦

)︁
.

Скалярные произведения векторов, соответственно,

�⃗�𝜆 · �⃗�𝜙 = 𝑉𝜆𝑉𝜙𝑐𝑜𝑠
(︁
�⃗�𝜆, �⃗�𝜙

)︁
= �̇��̇�𝑟,

�⃗�𝜆 · �⃗�𝑥 = 𝑉𝜆𝑉𝑥𝑐𝑜𝑠
(︁
�⃗�𝜆, �⃗�𝑥

)︁
= �̇��̇� cos

(︁𝜋
2

+ 𝜙
)︁
,

�⃗�𝜆 · �⃗�𝑦 = 𝑉𝜆𝑉𝑦𝑐𝑜𝑠
(︁
�⃗�𝜆, �⃗�𝑦

)︁
= �̇��̇� cos (𝜙) ,

�⃗�𝜙 · �⃗�𝑥 = 𝑉𝜙𝑉𝑥𝑐𝑜𝑠
(︁
�⃗�𝜙, �⃗�𝑥

)︁
= �̇��̇�𝑟 cos

(︁𝜋
2

+ 𝜙
)︁
,

�⃗�𝜙 · �⃗�𝑦 = 𝑉𝜙𝑉𝑦𝑐𝑜𝑠
(︁
�⃗�𝜙, �⃗�𝑦

)︁
= �̇��̇�𝑟 cos (𝜙) ,

�⃗�𝑥 · �⃗�𝑦 = 𝑉𝑥𝑉𝑦𝑐𝑜𝑠
(︁
�⃗�𝑥, �⃗�𝑦

)︁
= 0.

В результате,

𝑉 2
𝑃 =�̇�2 + �̇�2𝑟2 + �̇�2 + �̇�2 + 2�̇��̇�𝑟 − 2�̇��̇� sin (𝜙) + 2�̇��̇� cos (𝜙)−

− 2�̇��̇�𝑟 sin (𝜙) + 2�̇��̇�𝑟 cos (𝜙) .
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И, соответственно, кинетическая энергия подпружиненной массы

𝑇2 =
𝑚

2
(�̇�2 + �̇�2𝑟2 + �̇�2 + �̇�2 + 2�̇��̇�𝑟 − 2�̇��̇� sin (𝜙) + 2�̇��̇� cos (𝜙)−

− 2�̇��̇�𝑟 sin (𝜙) + 2�̇��̇�𝑟 cos (𝜙)).
(5)

Потенциальную энергию механической системы определяют силы тяжести

диска, подпружиненной массы, а также силы растяжения-сжатия пружины.

Таким образом,

Π =
𝑘𝛼𝜆

2

2
+𝑚𝑔𝑟 sin (𝜙) +𝑚𝑔𝜆 cos (𝜙) . (6)

Таким образом, функция Лагранжа с учетом кинетической (3), (4), (5) и

потенциальной (6) энергий, подставленных в (2),

𝐿 =
𝑀

2
�̇�2 +

𝑀

2
�̇�2 +

𝑀𝑅2

4
�̇�2 +

𝑚

2

(︁
�̇�2 + �̇�2𝑟2 + �̇�2 + �̇�2

)︁
+

+𝑚
(︁
�̇��̇�𝑟 − �̇��̇� sin (𝜙) + �̇��̇� cos (𝜙) − �̇��̇�𝑟 sin (𝜙) + �̇��̇�𝑟 cos (𝜙)

)︁
−

− 𝑘𝛼𝜆
2

2
−𝑚𝑔𝑟 sin (𝜙) −𝑚𝑔𝜆 cos (𝜙) .

(7)

Функция Лагранжа (7) продифференцирована в соответствии с (1) для

получения уравнения движения чувствительной массы акселерометра.

𝜕𝐿

𝜕�̇�
=𝑚�̇�+𝑚�̇� 𝑟 −𝑚�̇� sin (𝜙) +𝑚�̇� cos (𝜙) ,

𝑑

𝑑𝑡

(︂
𝜕𝐿

𝜕�̇�

)︂
=𝑚�̈�+𝑚𝑟𝜙−𝑚�̈� sin (𝜙) +𝑚𝑦 cos (𝜙)−

−𝑚�̇��̇� cos (𝜙) −𝑚�̇��̇� sin (𝜙) ,

𝜕𝐿

𝜕𝜆
= − 𝑘𝑎𝜆−𝑚𝑔 cos (𝜙) .

Подставив продифференцированные выражения в (1), уравнение движе

ния чувствительной массы акселерометра принимает вид

𝑚
(︁
�̈�+ 𝜙𝑟 − �̈� sin (𝜙) + 𝑦 cos (𝜙) + 𝑔 cos (𝜙) − �̇��̇� cos (𝜙) − �̇��̇� sin (𝜙)

)︁
+𝑘𝑎𝜆 = 0,
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либо,

−𝑘𝑎
𝑚
𝜆 = �̈�+ 𝜙𝑟 − �̈� sin (𝜙) + 𝑦 cos (𝜙) + 𝑔 cos (𝜙) − �̇� (�̇� cos (𝜙) + �̇� sin (𝜙)) .

Принимая допущение, что измерения акселерометра – квазистатические,

уравнение движения чувствительной массы акселерометра

𝑏𝜆 = −𝜙𝑟 + �̈� sin (𝜙) − 𝑦 cos (𝜙) − 𝑔 cos (𝜙) + �̇� (�̇� cos (𝜙) + �̇� sin (𝜙)) , (8)

где 𝑏 = 𝑘𝑎
𝑚 .

Таким образом, 𝑎 = 𝑏𝜆 – ускорения, которые измеряет акселерометр, за

крепленный на диске.

В результате,

𝑎𝑖 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin (𝜙+ 𝜑0) − 𝑦 cos (𝜙+ 𝜑0) − 𝑔 cos (𝜙+ 𝜑0) +

+ �̇� (�̇� cos (𝜙+ 𝜑0) + �̇� sin (𝜙+ 𝜑0)) ,
(9)

где 𝜑0 – начальное положение (угол) акселерометра относительно оси 𝑂1𝑥.

Уравнение (9) – уравнение, измеряемых акселерометром ускорений в об

щем виде. Соответственно, акселерометр измеряет линейные ускорения, угловое

ускорение, а также кориолисовы ускорения вала с учетом его мгновенного угла

поворота. Декомпозиция измеренных ускорений и последующий их анализ поз

волит получить расширенную информацию о поведении узла исполнительного

механизма при различных дефектах.

Для решения задачи декомпозиции измеряемых ускорений рассмотрена ме

ханическая система, содержащая три акселерометра: на горизонтально ориен

тированный валу закреплен жесткий однородный диск, на котором закреплены

три одноосевых акселерометра (рис. 4).

Акселерометры 1–3 равноудалены от центра вала в одной плоскости. Цен

тральный угол между акселерометрами – 120∘. Кроме того, оси чувствительно

сти акселерометров ориентированы тангенциально и в положительном направ

лении вращения вала [129, 19].
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Рис. 4. Диск с акселерометрами

Для математического описания такой механической системы (рис. 4) при

няты допущения: установленные акселерометры – одинаковые, направление

осей чувствительности 𝜆1, 𝜆2, 𝜆3 акселерометров 1–3 – против часовой стрел

ки, то есть положительное (рис. 5).

Рис. 5. Диск с акселерометрами в плоскости 𝑂𝑥𝑧

𝑃1, 𝑃2, 𝑃3 – точки начального (нулевого) положения чувствительной массы ак

селерометров 1–3, соответственно.
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Исходя из заданного центрального угла между акселерометрами, сфор

мирована система уравнений (10), которая описывает измеряемые ускорения

𝑎1, 𝑎2, 𝑎3 акселерометрами 1–3, соответственно.⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝑎1 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin (𝜙) − 𝑦 cos (𝜙) − 𝑔 cos (𝜙) + �̇��̇� cos (𝜙) + �̇��̇� sin (𝜙) ,

𝑎2 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
− 𝑦 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
− 𝑔 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
+

+ �̇��̇� cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
+ �̇��̇� sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
,

𝑎3 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
− 𝑦 cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
− 𝑔 cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
+

+ �̇��̇� cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
+ �̇��̇� sin

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
.

(10)

Либо, применяя формулы приведения,⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝑎1 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin (𝜙) − 𝑦 cos (𝜙) − 𝑔 cos (𝜙) + �̇��̇� cos (𝜙) + �̇��̇� sin (𝜙) ,

𝑎2 = − 𝜙𝑟 + �̈� cos
(︁
𝜙+

𝜋

6

)︁
+ 𝑦 sin

(︁
𝜙+

𝜋

6

)︁
+ 𝑔 sin

(︁
𝜙+

𝜋

6

)︁
−

− �̇��̇� sin
(︁
𝜙+

𝜋

6

)︁
+ �̇��̇� cos

(︁
𝜙+

𝜋

6

)︁
,

𝑎3 = − 𝜙𝑟 − �̈� cos
(︁
𝜙− 𝜋

6

)︁
− 𝑦 sin

(︁
𝜙− 𝜋

6

)︁
− 𝑔 sin

(︁
𝜙− 𝜋

6

)︁
+

+ �̇��̇� sin
(︁
𝜙− 𝜋

6

)︁
− �̇��̇� cos

(︁
𝜙− 𝜋

6

)︁
.

(11)

Компоненты �̇� (�̇� cos (𝜙+ 𝜑0) + �̇� sin (𝜙+ 𝜑0)) уравнения (9) вызваны ги

роскопическими моментами вала, и могут быть усечены для низкоскоростных

систем (например, привод электроприводной арматуры). Данный факт обуслов

лен их малостью. Таким образом, система (10) принимает вид⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝑎1 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin (𝜙) − 𝑦 cos (𝜙) − 𝑔 cos (𝜙) ,

𝑎2 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
− 𝑦 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
− 𝑔 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
,

𝑎3 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
− 𝑦 cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
− 𝑔 cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
.

(12)

Кроме того, в случае наличия в конструкции датчика ускорений дополни

тельного одноосевого акселерометра с осью чувствительности, ориентирован
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ной вдоль оси вращения вала, система уравнений (10) принимает вид⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝑎1 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin (𝜙) − 𝑦 cos (𝜙) − 𝑔 cos (𝜙) + �̇��̇� cos (𝜙) + �̇��̇� sin (𝜙) ,

𝑎2 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
− 𝑦 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
− 𝑔 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
+

+ �̇��̇� cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
+ �̇��̇� sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
,

𝑎3 = − 𝜙𝑟 + �̈� sin

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
− 𝑦 cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
− 𝑔 cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
+

+ �̇��̇� cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
+ �̇��̇� sin

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
,

𝑎4 =𝑧,

(13)

где 𝑧 – линейное ускорение вала вдоль оси 𝑂1𝑧.

2.2 Метод декомпозиции полученной информации

Система уравнений (12)– система дифференциальных уравнений трех неиз

вестных 𝜙, 𝑥, 𝑦. Решение системы (12) позволяет определить угловое и линей

ные (в диаметральной плоскости вала) ускорения, скорости, перемещения вала

в точке закрепления диска, а также мгновенный угол поворота вала. Более то

го, решение системы позволяет декомпозировать линейные ускорения, скорости

и перемещения на ортогональные неподвижные оси 𝑂𝑥 и 𝑂𝑦.

2.2.1 Определение углового ускорения

Угловое ускорение вала может быть найдено путем линейной комбинации

уравнений системы (12) [131]. Так как,

sin (𝜙) + sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
+ sin

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
= 0,

cos (𝜙) + cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
+ cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
= 0,

угловое ускорение вала

𝜙 = −𝑎1 + 𝑎2 + 𝑎3
3𝑟

. (14)
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В случае известных начальных условий (начальная скорость и угол пово

рота) угловая скорость и угол поворота вала могут быть найдены численным

интегрированием уравнения (14). Более того, в случае совпадения начала про

цесса измерения с началом движения механизма (начальные ускорения и ско

рости – нулевые), начальный угол

𝜙0 = arccos

(︂
−𝑎

0
1

𝑔

)︂
,

где 𝑎01 – измеренное ускорение первым акселерометром в начальный момент

времени, 𝑔 – ускорение свободного падения.

2.2.2 Декомпозиция линейных ускорений

Для общего случая (система дифференциальных уравнений (10)) линей

ные ускорения �̈�, 𝑧 могут быть найдены через решение разностных уравнений.

Однако, для случая низкоскоростных систем линейные ускорения �̈�, 𝑧 могут

быть найдены методом Крамера. Для этого, система уравнений (12) приведена

к виду⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝑎1 + 𝜙𝑟 + 𝑔 cos (𝜙) =�̈� sin (𝜙) − 𝑦 cos (𝜙) ,

𝑎2 + 𝜙𝑟 + 𝑔 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
=�̈� sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
− 𝑦 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
,

𝑎3 + 𝜙𝑟 + 𝑔 cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
=�̈� sin

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
− 𝑦 cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
.

(15)
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При этом, определители различных комбинаций правых частей уравнений си

стемы (15)

𝑑𝑒𝑡 (𝑓1, 𝑓2) =

⃒⃒⃒⃒
⃒⃒ sin (𝜙) − cos (𝜙)

sin
(︀
𝜙+ 2𝜋

3

)︀
− cos

(︀
𝜙+ 2𝜋

3

)︀
⃒⃒⃒⃒
⃒⃒ =

√
3

2
.

𝑑𝑒𝑡 (𝑓1, 𝑓3) =

⃒⃒⃒⃒
⃒⃒ sin (𝜙) − cos (𝜙)

sin
(︀
𝜙− 2𝜋

3

)︀
− cos

(︀
𝜙− 2𝜋

3

)︀
⃒⃒⃒⃒
⃒⃒ = −

√
3

2
.

𝑑𝑒𝑡 (𝑓2, 𝑓3) =

⃒⃒⃒⃒
⃒⃒sin

(︀
𝜙+ 2𝜋

3

)︀
− cos

(︀
𝜙+ 2𝜋

3

)︀
sin
(︀
𝜙− 2𝜋

3

)︀
− cos

(︀
𝜙− 2𝜋

3

)︀
⃒⃒⃒⃒
⃒⃒ = 0.

(16)

Таким образом, уравнения 2 и 3 системы (15) являются линейно зависимыми

– нулевой определитель. Поэтому, из системы уравнений могут быть найдены

только 2 неизвестных – �̈� и 𝑦.

Рассматривая первую пару уравнений системы (15), измеренные ускорения

могут быть найдены⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝜙 = − 1

3𝑟
(𝑎1 + 𝑎2 + 𝑎3) ,

�̈� =
2√
3

(︂
𝑎2 cos (𝜙) − 𝑎1 cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂)︂
+

+
2√
3
𝜙𝑟

(︂
cos (𝜙) − cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂)︂
,

𝑦 =
2√
3

(︂
𝑎2 sin (𝜙) − 𝑎1 sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂)︂
+

+
2√
3
𝜙𝑟

(︂
sin (𝜙) − sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂)︂
− 𝑔.

(17)

Из системы (17) ясно видно, что для низкоскоростных систем точность

определения линейных ускорений �̈� и 𝑦 зависит от точности определения угла

поворота.

2.2.3 Оценка ошибки метода интегрирования 𝜙

Для оценки устойчивости метода численного интегрирования углового уско

рения (и последующих методов) для обработки измеренной датчиком информа



41

ции рассмотрен случай, когда угловые и линейные ускорения вала содержат

кратные низкочастотные составляющие большой амплитуды (рис. 6)⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝜙𝑚 =10 sin (2𝜋𝑡+ 𝜋) + 3, 5 sin (2𝜋5𝑡) + 1, 5 sin (2𝜋10𝑡) +

+ sin (2𝜋50𝑡) + 0, 5 sin (2𝜋100𝑡) + 0, 25 sin (2𝜋150𝑡) ,

�̈�𝑚 =3 sin (2𝜋3𝑡) + 2 sin (2𝜋15𝑡) + 1, 5 sin (2𝜋30𝑡) ,

𝑦𝑚 =5 sin (2𝜋4𝑡) + 1, 5 sin (2𝜋20𝑡) + 0, 5 sin (2𝜋40𝑡) ,

(18)

где 𝜙𝑚 – угловое ускорение вокруг оси 𝑂1𝑧1, �̈�𝑚, 𝑦𝑚 – линейные ускорения вдоль

осей 𝑂1𝑥1 и 𝑂1𝑦1, соответственно.

Рис. 6. Заданные модельные ускорения

В том числе, принято, что расстояние от центра вала до акселерометров 𝑟 =

0, 04м и ускорение свободного падения 𝑔 = 9, 81м · с−2, шаг измерений датчика

∆𝑡 = 5 · 10−5с. Кроме того, начальные положения приняты нулевыми. Началь

ные линейные скорости также приняты нулевыми, при этом, начальная угловая

скорость вала – 5 рад/с.

В связи с тем, что вал ориентирован горизонтально, составляющая грави

тационного ускорения отчетливо видна в измеренных сигналах, которые колеб

лются вокруг нуля (рис. 7).
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Рис. 7. Измеренные датчиком ускорения вала

Число обусловленности модельных данных, основанное на второй норме

(отношение самого большого сингулярного числа к самому малому), 𝜇 = 17, 9145.

В связи с тем, что числа обусловленности матрицы определяют чувствитель

ность решения системы линейных уравнений к погрешностям исходных данных.

Причем, близость к 1 числа обусловленности, основанного на второй норме, ука

зывает на хорошо обусловленную матрицу. Соответственно, модельные данные

– плохо обусловленная матрица. Таким образом, нахождение угла поворота че

рез численное интегрирование уравнения (14) ведет к накоплению вычислитель

ной ошибки. Более того, наличие в сигнале шума приводит к существенному

увеличению скорости накопления вычислительной ошибки.

Для оценки чувствительности полученного решения к шуму к модельным

данным 𝑎1, 𝑎2, 𝑎3 аддитивно добавлен шум 𝑤1, 𝑤2 и 𝑤3, соответственно. Сред

неквадратическое отклонение шума 𝑤1, 𝑤2 и 𝑤3, соответственно, 𝜎𝑤1
= 0, 9994,

𝜎𝑤2
= 0, 9994, 𝜎𝑤3

= 1, 0017.

Зашумленные модельные данные 𝑎𝑤1
, 𝑎𝑤2

, 𝑎𝑤3
отфильтрованы фильтром

Баттерворта 6-го порядка𝐻𝐵 (𝑠) для уменьшения ошибки определения углового



43

ускорения ⎧⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎩
𝑎𝐻𝐵
𝑤1

=𝐻𝐵 (𝑠) 𝑎𝑤1
,

𝑎𝐻𝐵
𝑤2

=𝐻𝐵 (𝑠) 𝑎𝑤2
,

𝑎𝐻𝐵
𝑤3

=𝐻𝐵 (𝑠) 𝑎𝑤3
.

(19)

При этом, полоса пропускания фильтра выбрана исходя из спектрального со

става модельных данных и характеристик фильтра. Таким образом, частота

среза фильтра соответствует высшей гармонике углового ускорения – 200 Гц.

Причем, для устранения фазовых искажений данные обработаны в обоих на

правлениях: после фильтрации данных в прямом направлении, фильтрованная

последовательность проходит через фильтр в обратном направлении.

Применяя (14), из отфильтрованных зашумленных модельных данных 𝑎𝐻𝐵
𝑤1
,

𝑎𝐻𝐵
𝑤2
, 𝑎𝐻𝐵

𝑤3
вычислено угловое ускорение. Далее, через двойное интегрирование

найденного ускорения (методом левых прямоугольников) вычислен угол пово

рота вала, с учетом начальных условий. В результате, разница между вычислен

ным углом поворота и заданным – ошибка угла – неуклонно возрастает (рис. 8).

Данный факт связан с тем, что интегрирование ошибки углового ускорения,

Рис. 8. Ошибки вычисления угловых координат движения вала

вызванной шумом модельных данных, приводит к накоплению ошибки угловой

скорости и, особенно, ошибки угла поворота вала.
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Применяя (17), с учетом вычисленного угла поворота, из отфильтрован

ных зашумленных модельных данных найдены линейные ускорения �̈�𝑐𝑎𝑙𝑐 и 𝑦𝑐𝑎𝑙𝑐.

Ошибка линейных ускорений возрастает, также как ошибка угла (рис. 9).

Рис. 9. Ошибки вычисления линейных ускорений вала

Накопление ошибки угла поворота приводит к возрастанию ошибки опреде

ления линейных ускорений. Таким образом, полученные решения применимым

только в условиях низкого уровня шума и для ограниченных по времени измере

ний. Для общего случая необходимо применение различных методов (например,

методов регуляризации) для стабилизации и уточнения решения.

2.3 Метод определения мгновенного угла поворота

Проблема определения угла поворота имеет различные методы решения,

например, применение методов регуляризации, которые позволяют стабилизи

ровать уравнения и, тем самым, зафиксировать ошибку вычисления угла. Так,

применение вычислительной схемы, основанной на методе дискретной регуля

ризации (Discrete Regularization Method – DRM), для вычисления угла поворота

𝜙 показало возможность повышения устойчивости расчета угла поворота вала

во время работы механизма в том числе, когда сигналы акселерометров содер

жат высокий уровень шума [130]. Работоспособность метода была проверена на
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модельных данных (20), которые содержали аддитивный белый шум.⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝜙 =10 sin(2𝜋𝑡+ 𝜋) + 3, 5 sin(2𝜋50𝑡) + 1, 5 sin(2𝜋100𝑡)+

+ 1, 2 sin(2𝜋150𝑡) + 0, 5 sin(2𝜋450𝑡) + 0, 25 sin(2𝜋455𝑡)

�̈� =0, 5 sin(2𝜋375𝑡) + 0, 25 sin(2𝜋380𝑡),

𝑧 =0, 5 sin(2𝜋410𝑡) + 0, 25 sin(2𝜋400𝑡).

(20)

Полученное методом, основанным на DRM, значение угла поворота 𝜙 (𝑡)

было сравнено с опорным углом поворота (рис. 10). Опорный угол поворота был

Рис. 10. Вычисленный (Calculated

angle) и опорный (Reference angle) уг

лы поворота вала (рисунок из [130])

Рис. 11. Ошибка вычисления угла по

ворота с помощью численного метода

(рисунок из [130])

получен путем двойного численного интегрирования углового ускорения, не со

держащего аддитивный шум. Ошибка вычисления угла поворота для данных

модельных данных не превышает 0, 027 рад (рис.11).

Применение методов регуляризации позволяет получить устойчивый к шу

му метод получения угла поворота вала, однако, такие вычислительные схемы

основаны на “высокой” математике и, подчас, неочевидны. С другой стороны,

угол поворота вала может быть найден через выделение из измеренных сигна

лов составляющей ускорения свободного падения 𝑔.



46

2.3.1 Метод выделения ускорения свободного падения

В измеренных акселерометрами ускорениях вала 𝑎1, 𝑎2 и 𝑎3 отчетливо

видна составляющая ускорения свободного падения 𝑔 – сигналы колеблются

≈ ±9, 81м/с2 (рис. 7). В свою очередь, период колебаний 𝑔 соответствует од

ному полному обороту вала. Таким образом, мгновенный угол поворота вала

может быть определен через выделение из 𝑎𝑤1
, 𝑎𝑤2

, 𝑎𝑤3
составляющей ускоре

ния свободного падения 𝑔.

Система уравнений измеряемых ускорений (12), принимая, что угловое

ускорение 𝜙 найдено через (17), приведена к виду⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝑎1 + 𝜙𝑟

𝑔
=

(�̈� sin (𝜙) − 𝑦 cos (𝜙))

𝑔
− cos (𝜙) ,

𝑎2 + 𝜙𝑟

𝑔
=

(︀
�̈� sin

(︀
𝜙+ 2𝜋

3

)︀
− 𝑦 cos

(︀
𝜙+ 2𝜋

3

)︀)︀
𝑔

− cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
,

𝑎3 + 𝜙𝑟

𝑔
=

(︀
�̈� sin

(︀
𝜙− 2𝜋

3

)︀
− 𝑦 cos

(︀
𝜙− 2𝜋

3

)︀)︀
𝑔

− cos

(︂
𝜙− 2𝜋

3

)︂
.

(21)

Таким образом, левые части уравнений системы

𝜓1 =
𝑎1 + 𝜙𝑟

𝑔
, 𝜓2 =

𝑎2 + 𝜙𝑟

𝑔
, 𝜓3 =

𝑎3 + 𝜙𝑟

𝑔
(22)

определяют комбинацию линейных ускорений и угла поворота вала. В свою

очередь, правые слагаемые правых частей уравнений – косинусы угла поворота

вала (с учетом начальной фазы). Причем, вклад в 𝜓1, 𝜓2 и 𝜓3 левых слагаемых

правых частей соответствующих уравнений системы (21) значительно меньше,

чем вклад косинусов угла поворота вала (рис. 12). В связи с этим, косинусы

угла поворота вала могут быть найдены через фильтрацию левых слагаемых

правых частей системы уравнений (21).

Применение фильтров 𝐻𝑓1, 𝐻𝑓2, 𝐻𝑓3 к соответствующим ускорениям 𝜓1,

𝜓2, 𝜓3 позволяет найти приближенное значение косинуса угла поворота вала

Ψ𝑖 = 𝐻𝑓𝑖 (𝑠)𝜓𝑖, 𝑖 = 1, 3, (23)
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Рис. 12. Ускорения 𝜓1, 𝜓2, 𝜓3 и косинусы угла поворота вала

где Ψ𝑖 – приближенное значение косинуса угла поворота вала измеренного соот

ветствующим акселерометром. Параметры и тип фильтров 𝐻𝑓1, 𝐻𝑓2, 𝐻𝑓3 опре

деляют точность найденных косинусов угла поворота и, соответственно, опре

деляют точность нахождения ускорений �̈� и 𝑦.

Принимая во внимание тот факт, что каждый акселерометр фиксирует

один и тот же угол поворота вала (с учетом начальной фазы), критерием филь

трации может служить

𝑆Ψ = min

⎛⎝
⎯⎸⎸⎷1

2

3∑︁
𝑖=1

(︁
𝜙Ψ
𝑖 − 𝜙Ψ

)︁2⎞⎠ , (24)

где

𝜙Ψ
1 = arccos (−Ψ1) , 𝜙Ψ

2 = arccos (−Ψ2) −
2𝜋

3
, 𝜙Ψ

3 = arccos (−Ψ3) +
2𝜋

3
.

То есть, минимизация среднеквадратического отклонения (СКО) восстановлен

ных углов поворота вала для каждого момента времени измерения. При этом,

необходимо учитывать, что множество значений Ψ𝑖 должно принадлежать мно

жеству𝐸 (Ψ𝑖) = [−1, 1], так как множество значений косинуса угла –𝐸 (cos (𝜙)) =
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[−1, 1]. Более того, локальный максимум приближенного значения косинуса

должен удовлетворять |Ψ𝑖| = 1. Данные требования могут быть достигнуты

через нормирование Ψ𝑖 к абсолютному максимуму Ψ𝑖 на каждом интервале

между двумя переходами Ψ𝑖 через ноль. То есть,

Ψ𝑘
𝑖 =

Ψ𝑗𝑘
𝑖

Ψ𝑘,max
𝑖

, Ψ𝑘,max
𝑖 = max

(︁⃒⃒⃒
Ψ𝑗𝑘

𝑖

⃒⃒⃒)︁
, 𝑗𝑘 ∈

[︁
𝑗⟨𝑘−1⟩, 𝑗⟨𝑘⟩

]︁
, 𝑖 = 1, 3,

𝑗⟨𝑘⟩ : Ψ𝑖

(︁
𝑗⟨𝑘⟩
)︁

= 0, 𝑘 = 0, 𝑇 , 𝑗⟨𝑘⟩ > 𝑗⟨𝑘−1⟩, 𝑗⟨0⟩ = 0, 𝑗⟨𝑇 ⟩ = 𝑡,

(25)

где 𝑡 – конечное время.

Проблема восстановления углов поворота также осложнена тем, что cos –

периодическая функция с периодом [0;𝜋] и, таким образом, восстановление угла

на полном обороте вала без дополнительной информации невозможно. Однако,

угол может быть восстановлен если одновременно учитывать значение двух

других косинусов. То есть, для определения угла поворота вала 𝜙Ψ
1 , измеренного

первым акселерометром,

𝜙Ψ
1 =

⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

arccos (−Ψ1), ((−Ψ1 ≥ 0) ∩ (−Ψ2 ≤ −0, 5) ∩ (−Ψ3 < 0))∪

((−Ψ1 ≥ 0) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 ≥ 0))∪

((−Ψ1 ≤ 0) ∩ (−Ψ2 ≤ 0) ∩ (−Ψ3 > 0))∪

((−Ψ1 ≤ 0) ∩ (−Ψ2 ∈ [0; 0, 5)) ∩ (−Ψ3 > 0)) ,

2𝜋 − arccos (−Ψ1), ((−Ψ1 ≤ 0) ∩ (−Ψ2 ≥ 0, 5) ∩ (−Ψ3 < 0))∪

((−Ψ1 < 0) ∩ (−Ψ2 > 0) ∩ (−Ψ3 ≤ 0))∪

((−Ψ1 ≥ 0) ∩ (−Ψ2 > 0) ∩ (−Ψ3 < 0))∪

((−Ψ1 > 0) ∩ (−Ψ2 ∈ (−0, 5; 0]) ∩ (−Ψ3 < 0)) .

(26)

Таким же образом, для определения угла 𝜙Ψ
2 , измеренного вторым акселеромет
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ром,

𝜙Ψ
2 =

⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

arccos (−Ψ2) −
2𝜋

3
, ((−Ψ1 ≥ 0) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 < 0))∪

((−Ψ1 ≥ 0, 5) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 ≥ 0))∪

((−Ψ1 < 0) ∩ (−Ψ2 > 0) ∩ (−Ψ3 < −0, 5))∪

((−Ψ1 ≥ 0) ∩ (−Ψ2 ≥ 0) ∩ (−Ψ3 < 0)) ,

4𝜋

3
− arccos (−Ψ2), ((−Ψ1 ∈ [0; 0, 5)) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 > 0))∪

((−Ψ1 < 0) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 > 0))∪

((−Ψ1 < 0) ∩ (−Ψ2 ≥ 0) ∩ (−Ψ3 ≥ 0))∪

((−Ψ1 < 0) ∩ (−Ψ2 > 0) ∩ (−Ψ3 ∈ [−0, 5; 0))) .

(27)

И, таким же образом, для определения угла 𝜙Ψ
3 , измеренного третьим акселе

рометром,

𝜙Ψ
3 =

⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

arccos (−Ψ3) +
2𝜋

3
, ((−Ψ1 < −0, 5) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 > 0))∪

((−Ψ1 < 0) ∩ (−Ψ2 ≥ 0) ∩ (−Ψ3 ≥ 0))∪

((−Ψ1 < 0) ∩ (−Ψ2 > 0) ∩ (−Ψ3 < 0))∪

((−Ψ1 ∈ [0; 0, 5)) ∩ (−Ψ2 > 0) ∩ (−Ψ3 < 0)) ,

8𝜋

3
− arccos (−Ψ3), ((−Ψ1 > 0) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 < 0))∪

((−Ψ1 ≥ 0) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 ≥ 0))∪

((−Ψ1 ∈ [−0, 5; 0)) ∩ (−Ψ2 < 0) ∩ (−Ψ3 > 0))∪

((−Ψ1 > 0, 5) ∩ (−Ψ2 ≥ 0) ∩ (−Ψ3 < 0)) .

(28)

Метод восстановления угла через одновременный учет значения двух дру

гих косинусов позволяет восстановить угол на полном обороте вала [0; 2𝜋]. Од

нако, отклонение одного (или нескольких) Ψ𝑖 от реального значения косинуса

угла и, таким образом, неправильного определения интервала на котором опре

делен угол или [0;𝜋], или (𝜋; 2𝜋), может приводить к “перескакиванию” угла. То

есть, выбрано неправильное (одно из двух) значение угла косинусы которых рав
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ны (рис. 13). “Перескакивание” угла пагубно влияет на точность критерия (24).

Рис. 13. Восстановленные угла поворота вала

Однако, в функции косинуса восстановленного угла “перескакивания” не про

исходит (из-за периодичности функции cos). В связи с этим, предпочтительно

в качестве критерия рассматривать косинусы восстановленных углов вместо

самих углов поворота вала

𝐶𝑖 = cos
(︀
𝜙Ψ
𝑖

)︀
, 𝑖 = 1, 3.

Таким образом, в качестве критерия фильтрации, в случае конечного шага вре

мени на заданном временном интервале, вместо (24), применен

𝑆Σ = min

(︃
𝑚∑︁
𝑗=1

𝑆𝑗

)︃
, (29)

где

𝑆𝑗 =

⎯⎸⎸⎷1

2

3∑︁
𝑖=1

(︁
𝐶𝑗

𝑖 − 𝐶𝑗
)︁2
.

То есть, минимизация суммы СКО косинусов восстановленных углов поворота

для каждого момента времени 𝑗 на заданном временном интервале 1,𝑚. Либо,

минимизация среднего значения СКО на один отсчет 𝑆𝑗

𝑆𝑗 = min

(︂
𝑆Σ

𝑚

)︂
. (30)

В случае непрерывного вращения вала в одну сторону, может быть введено

дополнительное условие – монотонность функции Ψ𝑖

𝐶𝑖 не убывает при 𝜙Ψ
𝑖 ∈ [−𝜋 + 2𝜋𝑛; 2𝜋𝑛] , 𝑛 ∈ Z,

𝐶𝑖 не возрастает при 𝜙Ψ
𝑖 ∈ [2𝜋𝑛; 𝜋 + 2𝜋𝑛] , 𝑛 ∈ Z.

(31)
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Для нахождения линейных ускорений (в соответствии с (17)) кроме ко

синусов угла поворота необходимы синусы. Синусы угла могут быть найдены

из восстановленных углов поворота вала 𝜙Ψ
𝑖 , либо через формулы сложения

(вычитания) тригонометрических функций

sin (𝜙) =
1

sin
(︀
2𝜋
3

)︀ (︂cos (𝜙) cos

(︂
2𝜋

3

)︂
− cos

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂)︂
,

sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
= sin (𝜙) cos

(︂
2𝜋

3

)︂
+ cos (𝜙) sin

(︂
2𝜋

3

)︂
.

Таким образом, в соответствии с (23),

𝑆Ψ1
=

1

sin
(︀
2𝜋
3

)︀ (︂−Ψ1 cos

(︂
2𝜋

3

)︂
+ Ψ2

)︂
≈ sin (𝜙) ,

𝑆Ψ2
= 𝑆Ψ1

cos

(︂
2𝜋

3

)︂
− Ψ1 sin

(︂
2𝜋

3

)︂
≈ sin

(︂
𝜙+

2𝜋

3

)︂
.

(32)

2.3.2 Оценка ошибки метода выделения 𝑔

Из модельных данных (18) вычислено угловое ускорение, в соответствии

с (14). Вычислены ускорения 𝜓𝑖, в соответствии с (22). Далее, вычисленные

ускорения 𝜓𝑖 отфильтрованы в соответствии с критерием (29).

Для фильтрации ускорений 𝜓𝑖 применен фильтр Савицкого-Голея (свертка

с функцией особой формы). Данный фильтр, являясь развитием скользящего

среднего, использует для аппроксимации не линейную функцию, а полином 𝑙-го

порядка в окрестности каждого измерения 𝑥𝑖 = 𝑥 (𝑡𝑖). Причем, коэффициенты

фильтра Савицкого-Голея находятся по критерию минимума среднеквадрати

ческой ошибки (︀
𝐴𝑇𝐴

)︀−1
𝑏 = −𝐴𝑇𝑥, (33)

где 𝐴 – матрица Вандермонда размером (2𝑚+ 1) × (𝑙 + 1), (2𝑚+ 1) – размер

окна сглаживания фильтра, 𝑏 – коэффициенты полинома.

Ускорения 𝜓𝑖 отфильтрованы при помощи многократного применения филь

тра Савицкого-Голея 2-го порядка на усредняющем интервале в 2500 отсчетов

измерений. В результате, сумма СКО косинусов восстановленных углов 𝐶𝑖, в
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соответствии с (29),

𝑆Σ = 1, 1939 · 104 рад.

В свою очередь, среднее значение СКО на один отсчет

𝑆𝑗 = 0, 0292 рад.

Причем, ошибка найденных косинусов Ψ1, Ψ2 и Ψ3 (с учетом начального угла)

соответствующего акселерометра 1-3, не превышает 0, 1 (рис. 14).

Рис. 14. Ошибка определения косинуса

угла поворота вала

Рис. 15. Ошибки вычисления ускоре

ний вала методом выделения 𝑔

Ошибка вычисленных линейных ускорений (применяя (17) и (32)), не пре

вышает 2 м/с2 (рис. 15). Однако, в ошибке ускорения �̈� отчетливо видны гар

монические составляющие. Причем, наибольший вклад вносит компонента на

частоте 1 Гц (рис. 16). С другой стороны, в ошибке линейного ускорения 𝑦

нет явных гармонических компонент, что наглядно видно в частотном спектре

ускорения (рис. 17).
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Рис. 16. Спектр ускорения �̈� Рис. 17. Спектр ускорения 𝑦

Метод выделения ускорения свободного падения (для сигналов, не содер

жащих шум), обеспечивает менее высокую точность определения угла поворо

та в сравнении с численным интегрированием ускорения. Боле того, спектры

вычисленных линейных ускорений содержат паразитные компоненты, которые

соответствуют линейным комбинациям ускорений �̈� и 𝑦. Однако, применение

метода выделения ускорения свободного падения не приводит к накоплению

ошибки угла поворота и, таким образом, не приводит к возрастанию ошибки

вычисления линейных ускорений.

Применение идентичного фильтра Савицкого-Голея к модельным данным

𝑎𝑤1
, 𝑎𝑤2

, 𝑎𝑤3
, которые содержат аддитивный шум, приводит к несущественному

изменению суммы СКО косинусов 𝐶𝑖

𝑆Σ = 1, 1954 · 104 рад.

В свою очередь, среднее значение СКО на один отсчет

𝑆𝑗 = 0, 0292 рад.

Более того, ошибка Ψ1, Ψ2 и Ψ3 не превышает 0,1 (рис. 18), а также ошибка

вычисленных ускорений �̈� и 𝑦 не превышает 2 м/с2 (рис. 19).

Наличие шума в модельных данных не привело к изменению формы оши
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Рис. 18. Ошибка определения косинуса

угла поворота вала

Рис. 19. Ошибки вычисления ускоре

ний вала методом выделения 𝑔

бок. Таким образом, метод выделения ускорения свободного падения является

устойчивым к шуму, а точность метода зависит от применяемого метода филь

трации ускорений 𝜓1, 𝜓2 и 𝜓3, то есть, от функций 𝐻𝑓1, 𝐻𝑓2 и 𝐻𝑓3.

В случае, если линейные ускорения не содержат низкочастотные, а содер

жат высокочастотные компоненты⎧⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎨⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎩

𝜙1 =10 sin (2𝜋𝑡+ 𝜋) + 3, 5 sin (2𝜋50𝑡) + 1, 5 sin (2𝜋100𝑡) +

+ 1, 2 sin (2𝜋150𝑡) + 0, 5 sin (2𝜋450𝑡) + 0, 25 sin (2𝜋455𝑡) ,

�̈�1 =0, 5 sin (2𝜋375𝑡) + 0, 25 sin (2𝜋380𝑡) ,

𝑦1 =0, 5 sin (2𝜋410𝑡) + 0, 25 sin (2𝜋400𝑡) ,

(34)

и, кроме того, сформированные модельные данные содержат описанный выше

аддитивный шум, сумма СКО косинусов восстановленных углов поворота после

фильтрации ускорений 𝜓1, 𝜓2 и 𝜓3 (также фильтром Савицкого-Голея)

𝑆Σ = 1, 1888 · 103 рад
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В свою очередь, среднее значение СКО на один отсчет

𝑆𝑗 = 0, 0030 рад.

на порядок меньше, чем для данных (18). Как результат, ошибка Ψ𝑖 не превыша

ет 0,01 (рис. 20), а ошибка вычисленных ускорений �̈� и 𝑦 не превышает 0, 7 м/с2

(рис. 21). Более того, ошибки ускорений не имеют четко выраженной периодич

ности и имеют характер аддитивного шума 𝑤1, 𝑤2, 𝑤3. Таким образом, значение

Рис. 20. Ошибка определения косинуса

угла поворота вала

Рис. 21. Ошибки вычисления ускоре

ний вала методом выделения 𝑔

суммы СКО косинусов 𝑆Σ позволяет оценить, качество вычисления линейных

ускорений.

Метод выделения ускорения свободного падения устойчив к шуму, а при

менение метода не приводит к накоплению ошибки угла поворота и, как резуль

тат, обеспечивает устойчивое определение и разделение на ортогональные оси

линейных ускорений. При этом, значение суммы СКО косинусов 𝑆Σ позволяет

аналитически оценить достоверность определения угла поворота и разделения
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линейных ускорений на ортогональные оси.

2.4 Конструкция датчика ускорений

С целью реализации разработанных методов получения и обработки ин

формации предложен датчик ускорений подвижных элементов машин и меха

низмов. [1] Датчик ускорений подвижных элементов машин и механизмов со

стоит из роторного и статорного блоков. Роторный блок – измерительная часть

датчика, статорный блок – вспомогательная часть, обеспечивающая энергией

роторный блок.

Роторный блок жестко закреплен через отверстие на вращающемся валу

перпендикулярно его оси вращения. Статорный блок закреплен на неподвиж

ной части механизма (например, корпусе механизма). Причем, статорный блок

расположен таким образом, чтобы обеспечивать необходимый уровень приемо

передачи энергии и данных, например, параллельно роторному блоку на мини

мальном расстоянии (рис. 22).

Рис. 22. Датчик ускорений подвижных элементов машин и механизмов
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Роторный блок содержит обмотки для приемо-передачи энергии и данных

беспроводным способом. Кроме того, на роторном блоке установлены электрон

ные компоненты (для питания, фильтрации, обработки и передачи данных) и,

главное, датчики ускорения – акселерометры.

Статорный блок содержит обмотки для беспроводной приемо-передачи

энергии и данных, а также соединительные разъемы для источника питания

и приемопередатчика данных.

Во время работы устройства генератор сигналов создает сигнал требуемой

формы, частоты и амплитуды, затем, усилитель мощности усиливает сигнал с

генератора и возбуждает обмотку питания на статорном блоке. На обмотке пи

тания, расположенной на статорном блоке, возникает напряжение, питающее

электронную схему на роторном блоке, в том числе, акселерометры, микропро

цессор и приемопередатчик. Благодаря этому, датчик передает измеренные и

предварительно обработанные ускорения через обмотки данных на статорный

блок (рис. 23).

Датчик ускорения имеет широкий спектр областей применения, например,

для мониторинга технического состояния одноступенчатой зубчатой передачи

(рис. 24).

Применение датчика ускорений для диагностики зубчатой передачи, поз

воляет фиксировать поведение каждого колеса в отдельности для точной диа

гностики и локализации дефектов передачи. Более того, датчик обладает ма

лой массой, сбалансирован и не требует регулярного обслуживания – не имеет

внутренних источников питания и частей, подверженных интенсивному износу

(токоподводов). В результате, конструктивные особенности датчика обеспечи

вают возможность его закрепления непосредственно у источника дефектов –

кинематических пар или подшипников, более того, отсутствие внутренних ис

точников питания дает возможность устанавливать датчик непосредственно во

внутрь механизма.
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Рис. 23. Блок-схема работы датчика ускорения подвижных элементов машин и

механизмов

Рис. 24. Кинематическая схема одноступенчатого зубчатого редуктора с датчи

ками ускорений
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ОСНОВНЫЕ РЕЗУЛЬТАТЫ И ВЫВОДЫ ПО ГЛАВЕ 2

Предложен метод получения расширенной, в сравнении с традиционными

методами, высокочувствительной к дефектам диагностической информации с

вращающегося вала через закрепление непосредственно на вращающемся ва

лу трех равноудаленных от центра вала одно-осевых акселерометров с танген

циальной ориентацией осей чувствительности. Анализ динамической модели

таким образом ориентированных акселерометров показал, что такая конструк

ция (Датчик) позволяет измерять ускорения по двум линейным и одной угловой

координате одновременно.

Численное моделирование выходных сигналов Датчика показало, что

∙ линейная комбинация измеренных акселерометрами ускорений соответ

ствует угловому ускорению.

∙ измеренные линейные ускорения могут быть спроецированы на незави

симые ортогональные оси. Однако, достоверность проекций зависит от

погрешности определения мгновенного угла поворота вала.

∙ мгновенный угол поворота может быть найден через двойное интегриро

вание найденного углового ускорения. Однако, метод неустойчив к шуму

– малая ошибка выделения углового ускорения приводит к быстрому на

коплению большой ошибки угла поворота.

Предложен метод обработки полученной информации, основанный на вы

делении составляющей ускорения свободного падения 𝑔 из измеренных ускоре

ний. Метод применим если ось вращения датчика ориентирована горизонталь

но. Анализ применения предложенного метода на модельных данных показал,

что предложенный метод устойчив к шуму – применение метода не приводит к

накоплению ошибки угла поворота.

Предложен критерий оценки погрешности метода обработки полученной

информации. Критерий, основанный на минимизации суммы СКО косинусов
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восстановленных углов поворота для каждого момента времени, позволяет ана

литически оценить достоверность определения угла поворота и проекций ли

нейных ускорений на ортогональные оси. Чем ближе значение суммы СКО к

нулю, тем меньше погрешность определения мгновенного угла поворота.
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ГЛАВА 3. ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНАЯ ОЦЕНКА РАБОТЫ ДАТЧИКА

УСКОРЕНИЙ

3.1 Прототип датчика и машина-симулятор дефектов

Для проверки предложенных методов обработки информации применены

специальная машина симулирования дефектов исполнительных механизмов и

прототип датчика ускорений, в котором реализованы предложенные методы.

3.1.1 Машина-симулятор дефектов MFS-Magnum

Испытательная машина MFS-Magnum применена для симулирования де

фектов компонентов исполнительных механизмов (рис. 25). Машина-симулятор

Рис. 25. Испытательная машина-симулятор MFS-Magnum

выполнена по модульной схеме, что обеспечивает универсальность, простоту в

эксплуатации и надежность. Каждый компонент машины-симулятора выпол

нен с высокой точностью, что обеспечивает работу без каких-либо значитель

ных противоречивых вибраций. В зависимости от исследуемой ситуации воз

можен ввод как индивидуальных дефектов (например, дефект подшипника),

так и комплексных дефектов (например, дефект подшипника и зубчатой пе

редачи). Машина-симулятор позволяет анализировать: дисбаланс ротора, экс
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центричность ротора, дефекты подшипников качения, дефекты подшипников

скольжения, скол зубчатой передачи и другие.

3.1.2 Прототип датчика ускорений

На основе модели (рис. 4) разработан и изготовлен прототип (эксперимен

тальный образец) датчика ускорений. В качестве чувствительных элементов

датчика применены три аналоговых одно-осевых МЭМС-акселерометра

ADXL001-70 (компания Analog Devices). Акселерометры имеют диапазон из

менений в пределах ±70𝑔, резонансную частоту 22 кГц и чувствительность

24,2 мВ/𝑔 на 100 Гц (рис. 26).

Рис. 26. Прототип датчика ускорений

Сигналы акселерометров оцифровывает 18-ти разрядный АЦП AD7609

(компания Analog Devices) на частоте 39,4 кГц. Причем, АЦП имеет дифферен

циальные входы и обеспечивает синхронное семплирование по всем каналам. Из

мерительную систему контролирует 32-разрядный микроконтроллер STM32L476

(компания STMicroelectronics). Кроме того, микроконтроллер, осуществляет пред
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варительную обработку измеренной информации и осуществляет беспроводной

обмен данными через радиочастотный приемник. Более того, датчик содержит

встроенную NAND-память для накопления и хранения “сырых” измеренных

данных. Также, экспериментальный датчик содержит литиевые батареи для

питания, но в долгосрочной перспективе предусматривается беспроводная пере

дачи энергии для питания датчика.

3.1.3 Испытание датчика ускорений

Датчик ускорений был закреплен на валу машины-симулятора для полу

чения первичный “сырых” данных (рис. 27).

Рис. 27. Прототип датчика закрепленный на валу симулятора

Двигатель симулятора был раскручен от состояния покоя до заданной ча

стоты вращения (12 Гц). В результате, получены ускорения, измеренные аксе

лерометрами датчика (рис. 28).

В экспериментальных сигналах отчетливо виден процесс разгона, а также

составляющая ускорения свободного падения. Кроме того, на графике измерен

ных сигналов отчетливо виден процесс прохождения валом в районе 15 секун

ды и между 16 и 17 секундами двух критических частот (резкое увеличение

амплитуды сигналов) – частот собственных колебаний системы. Более того, во

время прохождения валом второй его критической частоты, амплитуда изме

ренных колебаний возрастает существенно. Такая чувствительность связана с
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Рис. 28. Измеренные экспериментальным датчиком ускорения 𝑎1,𝑎2,𝑎3

местом закрепления датчика – непосредственно на валу механизма. При этом,

сигналы акселерометров с увеличением частоты вращения приобретают посто

янное смещение, вызванное отклонением оси чувствительности акселерометров

от тангенциального направления (рис. 29). Такое отклонение приводит к тому,

Рис. 29. Постоянное смещение сигналов 𝑎1,𝑎2,𝑎3, измеренные акселерометрами

что акселерометры измеряют, в том числе, компоненту центростремительного

ускорения, которое пропорционально квадрату угловой скорости вращения ва

ла. При этом, акселерометр 3 имеет наибольшее отклонение оси чувствительно

сти от тангенциального направления, а акселерометр 2 – наименьшее. Данный

факт необходимо учитывать при анализе измеренных сигналов и, при необходи

мости, производить коррекцию. Коррекция измеренных сигналов необходима в

разделения измеренных сигналов акселерометров на ортогональные линейные

и угловые оси с последующим их анализом.
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3.2 Собственные частоты колебаний механической системы

Для оценки чувствительности предложенной измерительной системы к

собственным частотам колебаний в сравнении с традиционным методом была

реализована физическая модель предложенного датчика.

На вал и опору механизма-симулятора были закреплены (при помощи спе

циального воска) трех-осевые аттестованные пьезоэлектрические ICP-акселе

рометры (компания PCB Piezotronics). Причем, на опоре был установлен один

акселерометр, в тоже время, на валу были закреплены три акселерометра через

специальную оправку, которая имеет лыски для взаимной ориентации акселе

рометров. Чувствительность ICP-акселерометров – 100 мВ/𝑔. В качестве опор

применены шариковые подшипники качения (рис. 30).

Рис. 30. ICP-акселерометры, закрепленные на валу и опоре симулятора

Оправка с лысками позволила сориентировать оси ICP-акселерометров

тангенциально, как у предложенного датчика. Центральный угол между ак

селерометрами – 120∘ (рис. 31).

Сигналы акселерометров синхронно были оцифрованы при помощи атте

стованной 24-разрядной измерительной системы LMS SCADAS Mobile (компа

ния Siemens) на частоте дискретизации 51,2 кГц.
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Рис. 31. Модель датчика на ICP-акселерометрах

Для возбуждения колебаний механизма на собственных частотах применен

метод ударного воздействия. Удар был нанесен специальным молотком верти

кально вниз (вдоль оси 𝑂1𝑌1) по концу вала симулятора.

Акселерометры 1 (закреплен на валу) и 4 (закреплен на опоре) ориенти

рованы одинаково, это позволяет сравнить “сырые” отклики на валу и опоре

(рис. 32).

Рис. 32. “Сырой” отклик опоры и вала на удар по концу вала
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Отчетливо видно, что амплитуды откликов близки только для оси 𝑂1𝑍1

(вдоль оси вала), в отличие от осей 𝑂1𝑋1 и 𝑂1𝑌1 (в диаметральной плоскости

вала). Амплитуда отклика вала вдоль осей 𝑂1𝑋1 и 𝑂1𝑌1 существенно превыша

ет амплитуду отклика опоры. Более того, время затухания вала существенно

больше, чем у опоры. При этом, частотные спектры соответствующих осей вала

и опоры имеют схожий портрет (рис. 33). В спектрах отклика каждой из осей

Рис. 33. Спектры “сырого” отклика вала и опоры на удар по валу

вала и опоры присутствуют пики на одинаковых частотах. Однако, спектры от

клика вдоль осей вала 𝑂1𝑋1 и 𝑂1𝑌1 (диаметральной плоскости вала) содержат

большее число пиков. Кроме того, общий уровень спектров отклика вала вдоль

осей 𝑂1𝑋1 и 𝑂1𝑌1 выше, чем отклика опоры. В тоже время, в спектре отклика

опоры вдоль оси 𝑂1𝑍1 присутствуют компоненты, которые не выражены в от

клике вала. Более того, общий уровень спектра отклика опоры схож с уровнем

отклика вала, кроме двух пиков (амплитуды которых на валу больше, чем на

опоре).

В случае ударного воздействия вертикально вниз (также вдоль оси 𝑂1𝑌1)

по станине машины-симулятора амплитуды отклика вала и опоры вдоль оси

𝑂1𝑋1 практически равны, вдоль оси 𝑂1𝑌1 (вдоль которой наносился удар) ам

плитуда отклика вала больше, чем опоры, однако, вдоль оси 𝑂1𝑋1 амплитуды
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практически равны, а вдоль оси 𝑂1𝑍1 (оси вала) отклик опоры существенно

больше отклика вала (рис. 34). При этом, скорость затухания колебаний опо

Рис. 34. “Сырой” отклик вала и опоры на удар по станине

ры выше, чем колебаний вала (как и при ударе по концу вала). Также как и

в случае удара по концу вала, спектры отклика вала и опоры по каждой оси

имеют схожий вид (рис. 35). Однако, при схожем уровне в спектрах отклика

Рис. 35. Спектры “сырого” отклика вала и опоры на удар по станине

вала и опоры вдоль 𝑂1𝑋1 усилены различные частотные компоненты. Так, на

валу большее возбуждение получили компоненты в окрестности 60, 200 и 400
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Гц, чем на опоре. С другой стороны, на опоре большее возбуждение приобрели

компоненты на более высоких частотах: в окрестности 550, 650 и 700 Гц.

Спектры откликов вдоль 𝑂1𝑌1 повторяют форму друг друга. Однако, об

щий уровень частотного спектра вала (как и в случае удара по валу) выше, чем

уровень частотного спектра опоры. Более того, частотные пики существенно

более выражены в частотном спектре вала.

Частотные спектры откликов опоры и вала вдоль 𝑂1𝑍1 также как и спек

тры откликов вдоль 𝑂1𝑌1 имеют схожую форму. Однако, спектр отклика опоры

вдоль 𝑂1𝑍1 многократно превосходит спектр отклика вала, причем, спектр от

клика вала не имеет схожих с откликом опоры пиков для частот выше 500 Гц.

Сравнивая полученные спектры отклика на удар по станине (рис. 35) с

соответствующими спектрами отклика удара по валу (рис. 33) заметно, что

характер спектров отклика вала для обоих ударов схож, хоть и амплитуды

компонент существенно уменьшились при ударе по станине, в то время как,

в спектре отклика опоры возникли новые компоненты – компоненты, связан

ные с конструкцией машины. Более того, спектр отклика опоры при ударе по

станине вдоль 𝑂1𝑍1 усилился многократно, относительно удара по валу. При

этом, уровень отклика вала вдоль 𝑂1𝑍1 остался на прежнем уровне. Причем,

данная ситуация характерна для спектров опоры вдоль 𝑂1𝑋1 и 𝑂1𝑌1. Таким об

разом, вал и опора имеют схожую чувствительность к “внешним” колебаниям

механизма, например, внешней вибрации. С другой стороны, вал имеет суще

ственно большую чувствительность к “полезным” колебаниям – колебаниям,

вызванным работой и дефектами механизма.

Применяя к ускорениям акселерометров 1-3 (установленных на валу) ме

тод разделения ускорений на угловое и линейные ускорения (17), получены

проекции на соответствующие оси отклика удара по валу (рис. 36).

Вычисленные отклики вала вдоль осей 𝑂𝑋 и 𝑂𝑌 практически совпадают

(по амплитуде и времени затухания) с соответствующими измеренными “сыры

ми” колебаниями вдоль осей 𝑂1𝑋1 и 𝑂1𝑌1 (рис. 32). Однако, также выявлен
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Рис. 36. Отклик вала по линейным и угловой оси на удар по валу

ненулевой отклик вала вокруг оси его вращения – затухающее угловое ускоре

ние. Причем, время затухания углового ускорения не меньше, чем у линейных

ускорений.

Частотные спектры вычисленных откликов вдоль осей 𝑂𝑋 и 𝑂𝑌 имеют

схожий набор компонент, что и спектры “сырого” отклика вала. Однако, компо

ненты углового ускорения, присутствовавшие в спектре “сырого” отклика вдоль

𝑂𝑋, отсутствуют в спектрах вычисленных откликов вдоль 𝑂𝑋 и 𝑂𝑌 . (рис. 37).

Так, в частотном спектре углового ускорения присутствует пик в окрестности

239 Гц, а также усиление спектра между 700 и 900 Гц с пиком в окрестности

825 Гц, которых нет в других сигналах. Исходя из природы углового ускоре

ния, данные пики соответствуют крутильным колебаниям вала механической

системы.

Спектры линейных ускорений вдоль 𝑂𝑋 и 𝑂𝑌 содержат компоненты, свя

занные с поперечными колебаниями вала – четко выраженные пики в интервале

350-450 Гц. Причем, частоты соответствующих левых и правых пиков вдоль𝑂𝑋

и 𝑂𝑌 отличны незначительно, что вызвано несимметричностью формы вала и

полностью соответствует теории механических колебаний [5]. Однако, спектр

углового ускорения также содержит компоненты линейных ускорений, в том



71

Рис. 37. Спектры отклика вала по линейным и угловой оси на удар по валу

числе в интервале 350-450 Гц. Более того, правый пик ускорения вдоль 𝑂𝑋 ви

ден также в ускорении 𝑂𝑌 (хоть и амплитуда его мала), и наоборот, пик вдоль

𝑂𝑌 виден в спектре вдоль 𝑂𝑋. Данный факт вызван неточностью установки

и способом закрепления акселерометров. Тем не менее, текущий недостаток мо

жет быть решен в экспериментальном образце датчика.

Для сравнения сигналов сенсоров экспериментального образца датчика и

сенсоров физической модели датчика на втулке с установленными ICP-акселеро

метрами был закреплен экспериментальный датчик (рис. 38). В силу конструк

Рис. 38. ICP-акселерометры и датчик ускорения
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ции втулки сонаправленные ICP-акселерометры физической модели и МЭМС

акселерометры датчика расположены друг на против друга (через диаметр).

Частотные спектры откликов удара по валу от соответствующих сонаправ

ленных акселерометров имеют схожий вид (рис. 39). Однако, спектр ICP-аксе

Рис. 39. Спектры “сырых” откликов со ориентированных акселерометров LMS

и датчика ускорений

лерометров имеет большую амплитуду, чем спектр МЭМС-акселерометров, в

связи с тем, что чувствительность ICP-акселерометров более чем в 4 раза боль

ше чем у МЭМС-акселерометров (ICP – 100 мВ/g и МЭМС – 24, 2 мВ/g), и,

при этом, МЭМС-акселерометры в более чем 1,86 раза удалены от центра вала,

чем ICP-акселерометры (МЭМС – 0, 04572 м, ICP – 0, 0215 м).

Как и ранее, применяя к ICP-акселерометрам 1-3 и акселерометрам дат

чика метод разделения ускорений на угловое и линейные ускорения (17), по

лучены ударные отклики по соответствующим осям для ICP-акселерометров

и экспериментального датчика (рис. 40). В силу более высокой чувствительно

сти ICP-акселерометров уровень спектра ускорений физической модели (LMS)

выше спектра ускорений экспериментального образца предложенного датчика.
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Рис. 40. Спектры отклика вала по линейным и угловой оси по данным LMS и

датчика ускорений

Однако, экспериментальный образец позволяет более точно разделять ускоре

ния благодаря более точной тангенциальной ориентации акселерометров. Дан

ный факт отчетливо виден на парах частот поперечных колебаний вала – спектр

датчика содержит одну компоненту вдоль 𝑂𝑋 и другую компоненту вдоль 𝑂𝑌 .

3.3 Виброакустические сигналы вала и опоры

Для сравнения виброакустических сигналов вала и опоры на испытатель

ной машине-симуляторе, вал которой содержал исследуемый бездефектный под

шипник качения, были закреплены ICP-акселерометр и экспериментальный об

разец датчика ускорений (рис. 41).

Сравнение сигналов с опоры и вала было проведено на установившемся

(квазистационарном) участке работы установки. Для этого, двигатель симуля

тора был раскручен от состояния покоя до постоянной частоты вращения 14 Гц.

Сигналы каждого акселерометра были скорректированы на постоянное

смещение для установившейся частоты вращения. В соответствии с (14) было
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Рис. 41. Симулятор с закрепленным экспериментальным датчиком

найдено угловое ускорение вала. Далее, в соответствии с методом выделения

ускорения свободного падения, вычислены ускорения 𝜓𝑖, 𝑖 = 1, 3. Применив к

соответствующим ускорениям 𝜓𝑖 фильтр Совицкого-Голея 4-го порядка (пара

метры которого были подобраны методом последовательного приближения),

получены приближенные значения косинусов угла поворота вала Ψ𝑖, 𝑖 = 1, 3.

Причем, сумма СКО косинусов восстановленных углов 𝐶𝑖, в соответствии с

(29), для 7 · 105 отсчетов измерений

𝑆Σ = 4, 0146 · 103 рад.

Таким образом, среднее значение СКО на один отсчет, в соответствии с (30),

𝑆𝑗 = 0, 0057 рад, что меньше среднего значения СКО на один отсчет 𝑆𝑗 =

0, 0292 рад для случая модельных данных (18), но больше среднего СКО на

один отсчет 𝑆𝑗 = 0, 0030 рад для случая модельных данных (34). Данный факт

свидетельствует о потенциально хорошем качестве разделения линейных уско

рений (рис. 42).

Применяя метод выделения ускорения свободного падения, вычислены уг

ловое и два (разделенных) линейных ускорений. Далее, спектры вычисленных
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Рис. 42. Ускорения 𝜓1, 𝜓2, 𝜓3 и Ψ1, Ψ2, Ψ3. Частота вращения вала 14 Гц

линейных ускорений были сравнены со спектрами линейных ускорений, кото

рые были измерены ICP-акселерометрами, вдоль соответствующих осей (рис. 43).

Рис. 43. Спектры измеренных линейных ускорений с вала и опоры. Частота

вращения вала 14 Гц

Также как в случае “сырого” отклика вала и опоры на удар по валу (рис. 33),
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в спектрах каждой из осей вала и опоры присутствуют пики на одинаковых

частотах. Более того, общий уровень спектров вала выше, чем опоры, также

как и в случае “сырого” отклика на удар по валу. Причем, уровень спектра

линейного ускорения вала вдоль оси OY многократно выше соответствующего

спектра ускорения опоры. С другой стороны, общий уровень спектра ускоре

ния вала вдоль оси OX незначительно выше соответствующего спектра опоры.

Тем не менее, спектр ускорений вала вдоль каждой оси имеет большее чис

ло ярко-выраженных дискретных пиков. То есть, спектр вала более “богатый”,

чем спектр опоры. Кроме того, на графиках спектров ускорений вала отчетли

во видно влияние собственных частот механизма на общую картину спектров

ускорения. При этом, собственные частоты механизма не оказывают ярко-выра

женного воздействия на спектры ускорений опоры в силу существенного их

ослабления, что было отмечено ранее (рис. 33). Таким образом, в связи с высо

кой чувствительностью предложенного метода к резонансным частотам колеба

ний механической системы разумно применить для диагностики механизма (на

ряду с другими методами) метод анализа изменений свойств амплитудной оги

бающей вибросигнала на резонансных частотах узлов механизма. Однако, для

успешной диагностики механизма метод, как и большинство методов, требует

информации о частоте вращения вала механизма.

Традиционно, частота вращения либо известна априорно, либо измеряет

ся при помощи тахометра. С другой стороны, помимо измерения ускорений,

предложенный метод позволяет определять и текущую частоту вращения вала.

3.4 Определение частоты вращения вала

Время (интервал) между двух переходов приближенного значения коси

нуса угла поворота Ψ𝑖 через ноль соответствует времени половинного оборота

вала (25). Следовательно, частота вращения вала

𝑓𝑟 =
1

2
(︁
𝑗
⟨𝑘⟩
𝑖 − 𝑗

⟨𝑘−1⟩
𝑖

)︁ , (35)
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где 𝑗⟨𝑘⟩𝑖 – момент времени, когда значение косинуса угла поворота Ψ𝑖 “переходит”

через ноль. Более того, значение частоты вращения вала при помощи метода

“перехода через ноль” может быть определено до 6-ти раз за один оборот вала,

в связи с тем, что датчик содержит три сенсора (𝑖 = 1, 3), (рис. 44).

Рис. 44. Приближенные значения косинусов угла поворота c точками перехода

через ноль. Частота вращения вала 12 Гц

Для стационарного участка вращения, возможно увеличение точности опре

деления частоты вращения через совместное усреднение значений частоты вра

щения вала от Ψ𝑖, 𝑖 = 1, 3. То есть,

𝑓𝑟 =
1

3

3∑︁
𝑖=1

1

2
(︁
𝑗
⟨𝑘⟩
𝑖 − 𝑗

⟨𝑘−1⟩
𝑖

)︁ . (36)

В качестве экспериментального примера измерения частоты вращения ва

ла предложенным датчиком рассмотрен случай, когда частотным регулятором

машины-симулятора задана частота вращения вала 12 Гц. В результате приме

нения метода “перехода через ноль” к приближенному значению косинуса угла

поворота Ψ𝑖 соответствующего измерительного канала 𝑓Ψ𝑖
𝑟 была определена ча

стота вращения ротора на каждом переходе через ноль. Отчетливо видно, что

отклонение мгновенной значения частоты от среднего значения по каждому ка

налу не превышает 0,1 Гц (рис. 45). При этом, усредненная частота вращения

𝑓Ψ𝑖
ср для стационарного участка движения по каждому каналу

𝑓Ψ1
ср = 11, 9486 Гц, 𝑓Ψ2

ср = 11, 9489 Гц, 𝑓Ψ3
ср = 11, 9492 Гц.
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Рис. 45. Частота вращения по каждому измерительному каналу

В свою очередь, усредненная частота вращения 𝑓𝑟 для стационарного участка

движения

𝑓𝑟 = 11, 9489 Гц. (37)

Более того, полученное значение частоты вращения 𝑓𝑟 (37) соответствует изме

ренному значению частоты вращения вала, которое получено от установленного

на машине-симуляторе оптического тахометра. Таким образом, применение ме

тода “перехода через ноль” к приближенным значениям косинуса угла поворота

Ψ𝑖 позволяет получить точное значение частоты вращения вала без применения

внешних дополнительных информационно-измерительных систем.
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ОСНОВНЫЕ РЕЗУЛЬТАТЫ И ВЫВОДЫ ПО ГЛАВЕ 3

Разработан прототип датчика ускорений в котором реализован предложен

ный метод получения расширенной информации для диагностики. Испытания

прототипа датчика показали, что датчик обладает высокой чувствительностью

к собственным частотам механической системы.

Реализована физическая модель (ФМ) предложенного метода получения

информации при помощи аттестованного измерительного оборудования. Прове

дена сравнительная оценка чувствительности предложенного (с вала) и тради

ционного (с опоры) методов получения информации при помощи ФМ и аттесто

ванного измерительного оборудования. Сравнительная оценка ударных откли

ков воздействия по валу и опоре показала, что вал имеет существенно большую

чувствительность к вынужденным и собственным колебаниям – колебаниям,

вызванным работой и дефектами механизма.

Применен метод выделения составляющей ускорения свободного падения

к измеренным ФМ ускорениям с целью разделения ускорений на ортогональ

ные оси. Анализ полученных в результате разделения ускорений показал, что

частотный спектр углового ускорения не содержит частотных пиков, которые

присутствуют в спектрах разделенных линейных ускорений, а частотные спек

тры разделенных линейных ускорений вала не содержат частотных пиков, ко

торые присутствуют в спектре углового ускорения. Таким образом, предложен

ный метод обеспечивает разделение ускорений на ортогональные оси.

Проведена сравнительная оценка сигналов от прототипа датчика и ФМ.

Сравнительная оценка показала, что частотные спектры откликов удара по ва

лу от соответствующих сонаправленных акселерометров совпадают. Более того,

прототип позволяет точнее разделять ускорения благодаря более точной танген

циальной ориентации акселерометров.

Представлен метод определения текущей частоты вращения вала по сигна

лам предложенного метода получения расширенной информации. Результаты



80

эксперимента показали высокую сходимость предложенного метода определе

ния частоты вращения вала и показаний традиционного метода – тахометра.
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ГЛАВА 4. ПРИМЕНЕНИЕ ДАТЧИКА УСКОРЕНИЙ ДЛЯ ДИАГНОСТИКИ

ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

Колебательные процессы, которые возникают при функционировании ме

ханизмов, содержат информацию о состоянии механизмов. В свою очередь, ко

лебательные процессы в механизмах могут быть разделены на вынужденные и

собственные колебания. Причем, как вынужденные, так и собственные колеба

ния содержат информацию о состоянии механизмов. Однако, характер и объем

диагностической информации в каждом из видов колебаний различен. Так, ам

плитуды вынужденных колебаний содержат информацию о качестве изготов

ления механизма и грубых, граничащих с аварийной ситуацией, изменениях

параметров его состояния. В то время как модуляция вынужденных колеба

ний, а также колебания в зоне собственных частот узлов механизмов содержат

информацию о дефектах ранней стадии их развития [8].

4.1 Диагностические модели виброакустических сигналов

Существуют различные модели виброакустических процессов, которые обес

печивают взаимно-однозначное соответствие между характеристиками вибро

акустического сигнала и параметрами технического состояния роторных меха

низмов.

В низкочастотном и среднечастотном диапазонах колебаний вибрация ро

торных механизмов в наиболее простой форме может быть описана в виде по

лигармонических колебаний, спектр которых – дискретный спектр с отсчетами

в точках 𝑓 = 𝑘𝑓вр, где 𝑘 = 1, 2, 3, . . . , 𝑛, 𝑓вр – частота вращения ротора механиз

ма. Либо, в случае учета факторов привносящих в работу механизма элемен

ты случайности и приводящих к размытию частотного спектра, может быть

описана в виде квазиполигармонической модели – суперпозиция узкополосных

случайных процессов с кратными средними частотами. Причем, применение

квазиполигармонической модели позволяет, в том числе, оценивать соотноше
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ние энергии дискретных и шумовой компонент сигнала. Такое соотношение –

один из широко распространенных диагностических признаков состояния ме

ханизма. Тем не менее, полигармоническая и квазиполигармоническая модели

обеспечивают только общее представление о частотном составе сигнала.

Более универсальная модель представления информации, в сравнении с по

лигармонической и квазиполигармонической моделями – импульсная модель.

Модель основана на представлении процессов возбуждения колебаний в виде

периодической последовательности импульсов определенной формы. Такие ко

лебания, как правило, возникают при внутренних ударах, например, при ло

кальных дефектах в подшипниках и зубчатых передачах. Наиболее распро

страненный вид импульсных моделей представления информации основан на

периодической последовательности импульсов, модулированных по амплитуде

при неизменной форме, длительности и частоте следования импульсов – ам

плитудно-импульсная модуляция (АИМ). Тем не менее, в последовательности

импульсов действующего механизма возможны иные отклонения, характеризу

емые другими видами модуляции (амплитуды, длительности, моментов появле

ния импульсов). При этом, характер отклонений связан с физическими процес

сами внутри механизма.

Попадание локального дефекта в зону контакта или в момент схватыва

ния контактирующих поверхностей приводит к ударной пульсации нагрузки.

Причем, известно, что реакция системы с одной степенью свободы на воздей

ствие одиночным 𝛿-импульсом имеет вид затухающего осциллирующего процес

са с собственной (резонансной) частотой демпфированной системы 𝜔𝑝, который

характерен для амплитудно-импульсной модуляции (АИМ). В свою очередь,

огибающая такого процесса может быть определена как

(1/𝜔𝑐) 𝑒
−𝛼(𝑡−𝑡′),

где 𝜔𝑐 – собственная частота осциллятора без трения, 𝛼 – коэффициент затуха

ния, 𝑡′ – момент времени приложения мгновенного импульса. Таким образом,
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воздействие на гармонический осциллятор периодической последовательностью

𝛿-импульсов приводит к возбуждению в системе переходных процессов на соб

ственной частоте осциллятора 𝜔𝑐 (рис. 46) [8].

Как было отмечено выше, ударные пульсации нагрузки, вызванные попа

данием локального дефекта в зону контакта, вызывают отклик механической

системы на собственной частоте дефектного узла в виде осциллирующих за

тухающих колебаний типа АИМ. При этом, спектр отклика системы на пери

одическую последовательность импульсов с частотой повторения дефекта Ω

содержит комбинационные частоты 𝜔𝑐 ± 𝑘Ω с огибающей в форме резонансной

кривой гармонического осциллятора (рис. 47) [8].

Рис. 46. Отклик 𝑥 (𝑡) механической

системы с одной степенью свободы

на периодическую последовательность

𝛿-импульсов

Рис. 47. Спектр АИМ в окрестно

сти собственной частоты гармоническо

го осциллятора при воздействии на

него периодической последовательно

сти 𝛿-импульсов

Многие виброакустические сигналы, особенно колебания импульсного ти

па, приобретают искажения при движении от источника колебаний до изме

рительного устройства (например, при измерении виброакустических сигналов

на корпусе узла механизма). Таким образом, для успешной диагностики тради

ционными методами измерений необходимо применение специальных методов

обработки сигналов, которые помимо фильтрации позволяют минимизировать

искажения, вызванные прохождением колебаний от источника к измерителю.

Как отмечалось ранее, предложенный датчик ускорений обладает, в срав
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нении с традиционными методами измерения, существенно более высокой чув

ствительностью к резонансным частотам механической системы. Более того,

закрепление датчика непосредственно на вращающемся валу механизма позво

ляет сократить расстояние до источника колебаний и, как результат, существен

но уменьшить искажения сигналов.

4.2 Диагностика дефектов подшипников качения

Подавляющее большинство исполнительных элементов технологических

процессов (приводы, редукторы, коробки передач и т.п.) содержат подшипники

качения. Диагностика подшипников качения, а также определение оптималь

ных режимов работы на основе текущего технического состояния подшипни

ков позволяет повысить надежность и предсказуемость работы исполнительных

элементов и, как результат, повысить надежность и предсказуемость технологи

ческого процесса в целом. С другой стороны, отказ подшипника может приво

дить к фатальным последствиям. В связи с этим, было рассмотрено применение

предложенного датчика ускорений для диагностики шариковых подшипников

качения.

Основные частоты возбуждения колебаний элементов подшипников широ

ко известны [8], так,

𝑓Н = 𝑛
𝑓𝑟
2

(︂
1 − 𝑑

𝐷
cos 𝛽

)︂
, 𝑓В = 𝑛

𝑓𝑟
2

(︂
1 +

𝑑

𝐷
cos 𝛽

)︂
,

𝑓сеп =
𝑓𝑟
2

(︂
1 − 𝑑

𝐷
cos 𝛽

)︂
, 𝑓т.к =

𝑓𝑟
2

𝐷

𝑑

[︃
1 −

(︂
𝑑

𝐷

)︂2

(cos 𝛽)2
]︃
,

(38)

где 𝑓𝑟 – частота вращения ротора, Гц; 𝑓Н – частота мелькания тел качения по

наружному кольцу; 𝑓В – частота мелькания тел качения по внутреннему кольцу;

𝑓сеп – частота вращения сепаратора; 𝑓т.к – частота вращения тел качения; 𝑑 –

диаметр тел качения; 𝐷 – диаметр окружности, проходящей через центры тел

качения; 𝛽 – угол контакта в градусах; 𝑛 – число тел качения.

В процессе развития дефекта в спектре также возникают дискретные ком
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поненты, связанные с видом повреждения: волнистость на дорожках качения,

повышенный зазор в обойме, овальность тел качения и колец, гранность, уве

личенный зазор в гнездах сепаратора, повреждение тел и дорожек качения в

следствие выкрашивания и др. [8]. Таким образом, возникают основные частоты

возбуждения, вызванные сопряжением элементов роликовых подшипников

𝑓1 = 2

(︂
𝐷 + 𝑑

𝑑

)︂(︂
𝐷 − 𝑑

𝑑

)︂
𝑓𝑟, 𝑓2 =

(︂
𝐷 + 𝑑

𝐷

)︂
𝑓𝑟𝑧

2
, 𝑓3 =

(︂
𝐷 − 𝑑

𝐷

)︂
𝑓𝑟𝑧

2
,

где 𝑓1 – дефект формы тел качения, 𝑓2 – изменение формы внутренней дорож

ки, 𝑓3 – изменение формы внешней дорожки. Более того, в следствие взаимо

действия подвижных и неподвижных элементов (источников колебаний) содер

жащих дефекты, возникает множество комбинационных частот

𝑘𝑓Н ± 𝑛𝑓сеп, 𝑘𝑓Н ± 𝑛𝑓В, 𝑘 (𝑓В − 𝑓сеп) 𝑧,

𝑘𝑓В ± 𝑛 (𝑞𝑓Н ±𝑚𝑓В) , 𝑘𝑓Н ± 𝑛 (𝑞𝑓В ±𝑚𝑓сеп) ,

где 𝑛, 𝑘, 𝑞, 𝑚 – натуральные числа [8]. Таким образом, выделение и анализ опи

санных выше частот (применение полигармонической модели) позволяет судить

о техническом состоянии подшипника качения, а также локализовать возник

шие в нем дефекты. Однако, описанные выше частоты не допускают наличие

скольжения. Кроме того, угол 𝛽 при вращении изменяет свое значение в след

ствие изменения локальной радиальной и осевой нагрузки и, таким образом,

каждое тело качения имеет свой эффективный диаметр прокатки и, в резуль

тате, пытается вращаться со своей скоростью. Тем не менее, сепаратор подшип

ника гарантирует, что средняя скоростью всех элементов качения одинакова,

приводя, таким образом, к некоторому случайному скольжению. Причем, от

клонение от расчетного значения частоты составляет порядка 1-2% и выражена

как вариация вокруг некоторой средней частоты [114]. Данное скольжение, яв

ляясь незначительным, приводит к существенному изменению спектра сигнала

и, таким образом, существенно осложняет прямой анализ сигналов – необходи

мо рассматривать квазиполигармоническую модель сигналов, как отмечалось

ранее.
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На испытательной машине-симуляторе, вал которой содержал эксперимен

тальный образец датчика ускорений (рис. 41), были проведены испытания под

шипников, которые содержали различные дефекты: дефект наружной дорожки

(кольца), дефект внутренней дорожки (кольца), дефект тела качения (шарика),

комбинированный дефект (подшипник содержит несколько дефектов одновре

менно). При этом, каждый подшипник с дефектом – отдельный подшипник, в

который был внесен дефект заранее производителем симулятора. То есть, вне

сение дефекта в симулятор происходит путем установки другого подшипника с

заявленным дефектом, но не заменой, например, нормального внешнего кольца

подшипника дефектным кольцом при сохранении прочих компонентов в под

шипнике прежними.

Диагностика подшипников проходила на установившемся (квазистационар

ном) участке работы установки. Для этого, двигатель симулятора был раскру

чен от состояния покоя до постоянной частоты вращения 12 Гц.

Сигналы каждого акселерометра были скорректированы на постоянное

смещение для установившейся частоты вращения. В соответствии с (14) было

найдено угловое ускорение вала. Далее, в соответствии с методом выделения

ускорения свободного падения, вычислены ускорения 𝜓𝑖, 𝑖 = 1, 3. Применив к

соответствующим ускорениям 𝜓𝑖 фильтр Совицкого-Голея 5-го порядка (пара

метры которого были подобраны методом последовательного приближения),

получены приближенные значения косинусов угла поворота вала Ψ𝑖, 𝑖 = 1, 3.

Причем, сумма СКО косинусов восстановленных углов 𝐶𝑖, в соответствии с (29),

для 8 · 105 отсчетов измерений

𝑆Σ = 4, 0248 · 103 рад.

Таким образом, среднее значение СКО на один отсчет
(︀
𝑆𝑗 = 0, 0067 рад

)︀
мень

ше среднего значения СКО на один отсчет
(︀
𝑆𝑗 = 0, 0292 рад

)︀
для случая мо

дельных данных (18), но больше среднего СКО на один отсчет
(︀
𝑆𝑗 = 0, 0030 рад

)︀
для случая модельных данных (34). Данный факт свидетельствует о потенци
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ально хорошем качестве разделения линейных ускорений. Кроме того, при нало

жении графиков ускорений Ψ𝑖 на соответствующие графики ускорений 𝜓𝑖 (для

случая дефекта внутреннего кольца подшипника качения) отчетливо видны пе

риодические затухающие ударные импульсы (рис. 48).

Рис. 48. Ускорения 𝜓1, 𝜓2, 𝜓3 и Ψ1, Ψ2, Ψ3. Дефект внутреннего кольца подшип

ника

В результате применения метода выделения ускорения свободного паде

ния, вычислены спектры углового и двух линейных (разделенных) ускорений

вала для каждого вида симулируемых дефектов (рис. 49).

Оценка параметров компонент полигармонических и квазиполигармониче

ских моделей возможна различными методами, включая традиционный режек

торный фильтр. Так, один из перспективных методов решения данной задачи –

метод Prism [67]. Данный метод позволяет выделять и отслеживать изменение

дискретных компонент в частотном спектре в реальном времени и, при этом,

не требует больших вычислительных затрат [67, 82, 66, 70].

Модифицированный метод Prism (RST-трекинг) применен для отслежива

ния частот и амплитуд восьми составляющих сигнала углового ускорения экс
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Рис. 49. Спектры измеренных ускорений. Дефект внутреннего кольца

периментального подшипника качения. Схема обработки примененного метода

Prism состоит из двух шагов. Первый шаг – отслеживание частоты вращения

(только) в течение периода запуска. На данном шаге метод должен быть спосо

бен работать во всем диапазоне частот ротора. Второй шаг – отслеживание всех

амплитуд и частот компонентов после начала установившегося вращения рото

ра. Ключевой момент второго шага – обработка сигнала переконструируется

каждый прогон, основанный на постоянной скорости вращения, определяемой

на первом шаге. Метод позволяет отслеживать параметры данных частотных

компонент, в том числе в условиях варьирования скорости вращения ротора

между 10 Гц и 18 Гц. Подробно RST-трекинг описан в [68].

Как было проиллюстрировано ранее, помимо высокой общей чувствитель

ности предложенный метод измерения (датчик ускорения) обладает высокой

чувствительностью к собственным частотам колебаний механизма, а также воз

можностью измерять угловое ускорение вала. В связи с этим сформулированы и

применены методы, основанные на данных особенностях предложенного метода

измерений.



89

4.2.1 Метод обнаружения дефектов подшипников качения

Рассматривая спектр мощности каждой измеренной оси для каждого де

фекта (рис. 50), отчетливо видно, что наибольшее изменение по каждой оси

Рис. 50. Частотный спектр мощности для различных дефектов подшипника.

“Inner” – дефект внутреннего кольца, “Outer” – дефект наружного кольца,

“Ball” – дефект тела качения, “Normal” – без дефекта

происходит в области собственных частот. Причем, в спектре мощности угло

вого ускорения даже малый по энергетике дефект подшипника (дефект тела

качения) приводит к изменению амплитуд и не приводит к существенному из

менению формы спектра. Более того, в окрестности частот 239 Гц и 825 Гц

происходит наибольшее изменение (увеличение) спектра. Таким образом, дан

ные области обладают высокой чувствительностью к дефекту подшипника. С

другой стороны, в ускорениях �̈� и 𝑦 также происходит существенное усиление

спектра. Однако, нахождение и разделение линейных ускорений требует вычис

лительных затрат, что ограничивает их применимость для задач оперативной

(непрерывной) диагностики технического состояния. Напротив, нахождение уг

лового ускорения не требует существенных вычислительных затрат. Таким об
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разом, анализ спектра углового ускорения в окрестностях собственных частот

крутильных колебаний может служить для обнаружения дефекта в подшипни

ке. Для экспериментального случая рассмотрен спектр в окрестности второй

частоты 825 Гц на диапазоне [720; 900] Гц [128].

Отчетливо видно, что в частотном диапазоне [720; 900] Гц углового ускоре

ния отсутствуют явные дискретные пики (рис. 51). Более того, частота максиму

Рис. 51. Спектр углового ускорения для различных дефектов подшипника

ма спектра для одного дефекта отлична от частоты максимума другого дефек

та. В связи с этим, в качестве диагностического критерия принята сумма спек

тральных компонент углового ускорения 𝐿𝜙 на заданном диапазоне [𝑓𝑘; 𝑘𝑚] Гц.

𝐿𝜙 =
𝑚∑︁
𝑗=𝑘

𝑃𝑗, (39)

где 𝑃𝑗 – 𝑗-я спектральная компонента, 𝑘 : 𝑓 = 𝑓𝑘, 𝑚 : 𝑓 = 𝑓𝑚, 𝑓 – частота

спектра. Для экспериментального случая 𝑓𝑘 = 720, 𝑓𝑚 = 900. В результате, для

каждого дефекта и нормального подшипника

𝐿𝜙
Norm = 145, 5262 рад/с2; 𝐿𝜙

Inner = 570, 3166 рад/с2;

𝐿𝜙
Outer = 554, 4002 рад/с2; 𝐿𝜙

Ball = 444, 9943 рад/с2,
(40)
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где 𝑁𝑜𝑟𝑚 – нормальный подшипник, 𝐼𝑛𝑛𝑒𝑟 –подшипник с дефектом внутрен

него кольца, 𝑂𝑢𝑡𝑒𝑟 – подшипник с дефектом наружного кольца, 𝐵𝑎𝑙𝑙 – дефект

тела качения. Таким образом, сумма спектральных компонент возрастает в

3, 0578 раза и более (в зависимости от дефекта). Значения получены для сиг

налов с одинаковой частотой дискретизации, а также одинаковыми формой и

размером окна БПФ.

В качестве порогового значения обнаружения дефекта 𝐿Border в подшипни

ке принято

𝐿𝜙
Border = 𝑘𝑙 · 𝐿𝜙

Norm, 𝑘𝑙 = 2, (41)

где 𝑘𝑙 – коэффициент запаса, введенный для предотвращения “случайных (лож

ных) срабатываний” и соответствует 100-процентному запасу порогового значе

ния от значения для бездефектного (нормального) подшипника. Для экспери

ментального случая (подшипника), соответственно,

𝐿𝜙
Border = 291, 0523 рад/с2. (42)

Для оценки работоспособности принятого критерия рассмотрен подшип

ник с комбинированным дефектом – подшипник одновременно содержит де

фект внутреннего кольца, внешнего кольца и шарика (тела качения). Величина

суммы спектральных компонент для данного подшипника

𝐿𝜙
Comb = 1961, 3694 рад/с2.

Полученное значение 𝐿𝜙
Comb существенно больше порогового значения 𝐿𝜙

Border

(рис. 52). Кроме того, значение 𝐿𝜙
Comb по порядку близко к сумме 𝐿𝜙 каждого

дефекта в отдельности.

Традиционный метод обнаружения дефектов при оперативной (непрерыв

ной) диагностики технического состояния – оценка СКЗ (среднее квадратиче

ского значения, r.m.s.) линейных вибро-ускорения, вибро-скорости или вибро

перемещения [114].
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Рис. 52. Значения суммы спектральных компонент 𝐿𝜙. Частота вращения ва

ла 12 Гц. “Norm” – без дефекта, “Ball” – дефект тела качения подшипника,

“Outer” – дефект наружного кольца, “Inner” – дефект внутреннего кольца,

“Comb” – комбинированный дефект. Черная линия – значение 𝐿𝜙
Border

Для сравнения предложенного метода с традиционным методом, применен

ным к угловому ускорению, вычислено СКЗ углового ускорения 𝑠𝜙 для каждого

дефектного (и бездефектного) случая. Так, СКЗ углового ускорения экспери

ментальных подшипников (рис. 53)

𝑠𝜙Norm = 66, 6404 рад/с2; 𝑠𝜙Ball = 64, 4274 рад/с2; 𝑠𝜙Outer = 70, 2711 рад/с2;

𝑠𝜙Inner = 84, 4570 рад/с2; 𝑠𝜙Comb = 72, 7595 рад/с2,

где 𝑁𝑜𝑟𝑚 – нормальный подшипник, 𝐼𝑛𝑛𝑒𝑟 –подшипник с дефектом внутрен

него кольца, 𝑂𝑢𝑡𝑒𝑟 – подшипник с дефектом наружного кольца, 𝐵𝑎𝑙𝑙 – дефект

тела качения (шарика), 𝐶𝑜𝑚𝑏 – подшипник с комбинированным дефектом.

Отчетливо видно, что СКЗ углового ускорения экспериментального подшипни

ка с дефектом тела качения 𝑠𝜙Ball меньше, чем бездефектного эксперименталь

ного подшипника. Более того, относительная чувствительность 𝑞𝑠𝜙 традицион

ного метода экспериментальных подшипников существенно меньше, чем соот

ветствующая относительная чувствительность 𝑞𝐿𝜙 предложенного метода,

𝑞𝑠𝜙𝑖,𝐻 =
𝑠𝜙𝑖,𝐻

𝑠𝜙Norm𝐻

, 𝑞𝐿𝜙
𝑖,𝐻 =

𝐿𝜙
𝑖,𝐻

𝐿𝜙
Norm𝐻

,

где 𝑖 – случай дефектного (бездефектного) подшипника, 𝐿𝜙
Norm𝐻

– значение
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Рис. 53. Средне квадратическое значение углового ускорения 𝑠𝜙 для частоты

вращения вала 12 Гц. “Norm” – без дефекта, “Ball” – дефект тела качения под

шипника, “Outer” – дефект наружного кольца, “Inner” – дефект внутреннего

кольца, “Comb” – комбинированный дефект

𝐿𝜙
Norm при частоте вращения 𝐻, 𝑠𝜙Norm𝐻

– значение 𝑠𝜙Norm при частоте враще

ния 𝐻. При этом, абсолютное пороговое значение 𝐿𝜙
Border соответствует относи

тельной чувствительности 𝐿𝜙
Relative = 2 (рис. 54). То есть,

𝐿𝜙
Relative =

𝐿𝜙
Border𝐻

𝐿𝜙
Norm𝐻

= 2,

где 𝐿𝜙
Border𝐻

– абсолютное пороговое значение 𝐿𝜙
Border для частоты вращения H.

Так, наименьшее значение 𝑞𝑠𝜙Ball соответствует дефекту шарика и составляет

менее единицы – 0,967. Наименьшее значение 𝑞𝐿𝜙
Ball также соответствует дефек

ту шарика, но значение более 3,06. В тоже время, наибольшее значение 𝑞𝑠𝜙Comb

возникает для комбинированного дефекта и не превышает 1,27. В свою очередь,

наибольшее значение 𝑞𝐿𝜙
Comb также возникает для комбинированного дефекта

и его значение более 13. Таким образом, относительная чувствительность 𝑞𝐿𝜙

в 3 (и более) раза выше, чем относительная чувствительность 𝑞𝑠𝜙. При этом,

применение оценки СКЗ 𝑠𝜙 углового ускорения не позволяет обнаружить де

фект, который обладает малой энергией, такой как дефект шарика.

Помимо высокой чувствительности к дефектам в подшипниках, предло

женные метод и критерий устойчивы к наличию “посторонних” дефектов таких

как “дисбаланс”. С целью экспериментального подтверждения данного факта
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Рис. 54. Относительные чувствительности 𝑞𝑠𝜙 (а) традиционного и 𝑞𝐿𝜙 (б)

предложенного методов к наличию в подшипнике дефекта. Частота вращения

вала 12 Гц. “Norm” – без дефекта, “Ball” – дефект тела качения подшипни

ка, “Outer” – дефект наружного кольца, “Inner” – дефект внутреннего кольца,

“Comb” – комбинированный дефект. Черная линия – значение 𝐿𝜙
Relative

выполнена серия экспериментов с различной присоединенной к ротору дисба

лансирующей массой от 4,3 до 17,2 грамм на расстоянии 71 мм от центра ва

ла (рис. 55). Частота вращения вала машины-симулятора, как и ранее, 12 Гц.

Рис. 55. Ротор машины-симулятора с присоединенной массой (винт с шайбами)

Сравнение вычисленных значений суммы спектральных компонент 𝐿𝜙 на

диапазоне [720; 900] Гц для каждого эксперимента серии показало, что внесе

ние дисбалансирующей массы не приводит к существенному изменению суммы

спектральных компонент 𝐿𝜙. Более того, внесение дисбалансирующие массы в

конструкцию не приводит к превышению 𝐿𝜙 порогового значения обнаружения
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дефекта в подшипнике 𝐿𝜙
Border (рис. 56). Причем, для дисбалансных случаев

наибольшее значение относительной чувствительности 𝑞𝐿𝜙
𝑖 не превышает 1,3.

То есть, данное значение более чем в два раза меньше значения относительной

чувствительности 𝑞𝐿𝜙
Ball (при наличии дефекта тела качения в подшипнике).

Рис. 56. Значения суммы спектральных компонент 𝐿𝜙 для частоты вращения

вала 12 Гц при различных дисбалансах ротора. Подшипник качения без дефек

тов. Черная горизонтальная линия – значение 𝐿𝜙
Border

Предложенные метод измерения и критерия обнаружения позволяют об

наруживать дефекты не только на одной экспериментальной (исследованной)

частоте вращения вала (12 Гц), но и в широком диапазоне частот вращения

вала. Экспериментально данный факт был подтвержден на диапазоне частот

вращения [8, 20] Гц (рис. 57). Более того, предложенное для экспериментального

случая (подшипника и частоты вращения вала 12 Гц) пороговое значение обна

ружения дефекта в подшипнике 𝐿𝜙
Border также эффективно отделяет дефектные

ситуации от не дефектных на диапазоне частот вращения [8, 20] Гц. Также рас

смотрено определение дефекта подшипника в относительных параметрах 𝑞𝐿𝜙.

Для каждой частоты вращения вала найдены значения 𝑞𝐿𝜙 для каждо

го дефектного и бездефектного случая. Причем, нормирующее значение 𝐿𝜙
Norm

для каждой частоты вращения – индивидуальное. В свою очередь, значение

𝐿𝜙
Relative = 2 для каждой частоты вращения, что соответствует 𝐿Border = 2·𝐿𝜙

Norm

в абсолютного значения 𝐿𝜙 (рис. 58).

Значение 𝑞𝐿𝜙
Ball (реакция на наличие дефекта тела качения) колеблется в
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Рис. 57. Значения суммы спектральных компонент 𝐿𝜙 для различных частот

вращения вала. “Norm” – без дефекта, “Ball” – дефект тела качения подшипни

ка, “Outer” – дефект наружного кольца, “Inner” – дефект внутреннего кольца,

“Comb” – комбинированный дефект. Черная линия – значение 𝐿𝜙
Border

Рис. 58. Значения относительной чувствительности 𝑞𝐿𝜙 к дефектам для различ

ных частот вращения вала. “Norm” – без дефекта, “Ball” – дефект тела качения

подшипника, “Outer” – дефект наружного кольца, “Inner” – дефект внутреннего

кольца, “Comb” – комбинированный дефект. Черная линия – значение 𝐿𝜙
Relative
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диапазоне (2, 4 ; 4, 9) в зависимости от частоты вращения вала. В тоже время,

абсолютное значение 𝐿𝜙
Norm колеблется в диапазоне (135, 32 ; 219, 43). Таким об

разом, граничное значение, пересечение которого означает обнаружение дефек

та, может быть задано, либо через 𝐿𝜙
Border, либо через 𝐿

𝜙
Relative. Соответственно,

граничное значение обнаружения дефекта может быть как фиксированным, так

и привязанным к текущей частоте вращения вала (следящим). При этом, для

экспериментального случая фиксированный и следящий граничные значения

показали эффективность обнаружения дефектов.

Таким образом, предложенный метод оценки суммы спектральных компо

нент углового ускорения 𝐿𝜙 (39) обеспечивает надежное обнаружение дефектов

подшипника при различных частотах вращения вала, в том числе дефектов, ко

торые обладают малой энергией.

Обобщая экспериментальные результаты обнаружения дефектов в подшип

нике качения, предложена соответствующая методика обнаружения дефектов

подшипников качения в роторных механизмах, таких как клети прокатных про

филегибочных станков и шпиндели токарных станков. Методика заключена в

следующих шагах

1) Закрепить на валу рядом с исследуемым подшипником предложенный бес

проводной датчик.

2) Получить ударный отклик вала.

3) В частотном спектре углового ускорения выделить частотную область в

окрестности собственной частоты, которая имеет наибольшее значение ча

стоты.

4) Выполнить серию измерений ускорений для различных частот вращения

вала с нормальным (бездефектным) подшипником.

5) Вычислить значение суммы спектральных компонент углового ускорения

𝐿𝜙 в определенной на шаге “3” частотной области для каждого измерения,
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выполненного на шаге “4”.

6) Задать, либо фиксированное пороговое значение обнаружения дефекта

𝐿𝜙
𝐵𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟, либо следящее пороговое значение обнаружения дефекта 𝐿

𝜙
Relative

(в случае существенных колебаний 𝐿𝜙 для различных частот вращения

вала). Значения 𝐿𝜙
𝐵𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟 и 𝐿

𝜙
Relative необходимо задать с учетом запаса, ко

торый предотвращает “ложное срабатывание” метода обнаружения.

7) Сравнить суммы спектральных компонент углового ускорения в выделен

ной области для “рабочего” подшипника с заданным пороговым значени

ем. Превышение порогового значения означает наличие дефекта в под

шипнике.

Простота метода обеспечивает надежное обнаружение дефектов в подшип

никах роторных механизмов, в том числе при работе механизма в нестацио

нарном режиме. С другой стороны, анализ измеренных датчиком линейных

ускорений, помимо обнаружения, позволяет локализовать дефекты – уточнить

в каком элементе подшипникового узла возник дефект. Такой анализ требует

вычислительных ресурсов, однако результаты анализа, в конечном счете – на

дежная информационная основа для оценки остаточного ресурса подшипника.

4.2.2 Метод локализации дефектов подшипников качения

Метод огибающей один из наиболее распространенных, общепризнанных

и эффективных методов для диагностики подшипников [26, 27, 146]. Метод

огибающей состоит из нескольких шагов, а именно, полосовая фильтрация в

высокочастотном диапазоне, демодуляция по амплитуде и анализ спектраль

ного состава демодулированного сигнала. Демодуляция, следующая за полосо

вой фильтрацией, полученного отфильтрованного сигнала приводит к переносу

спектра фильтрованного сигнала в низкочастотную область. В результате де

модуляции, полоса спектра демодулированного сигнала соответствует половине
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ширины полосы фильтрованного сигнала. Процесс демодуляции – процесс по

строения во временной области огибающей отфильтрованного сигнала, которая,

в свою очередь, содержит диагностическую информацию.

Существуют разнообразные подходы к определению наиболее подходящей

полосы фильтра для демодуляции сигналов. Тем не менее, каждый из них в

своей основе исходит из идеи поиска областей структурных резонансов (соб

ственных частот) механизма.

В настоящее время, метод спектрального эксцесса (SK) наиболее распро

страненный метод определения подходящей для фильтрации сигнала области.

Данный метод подбирает значение центральной частоты и ширину полосы филь

тра таким образом, чтобы в выбранной области значение эксцесса сигнала было

максимально возможным. Эксцесс – четвертый центральный момент, который

характеризует “крутость” (островершинность или плосковершинность) распре

деления [84]. То есть, метод спектрального эксцесса находит частотную область

сигнала, в которой сигнал имеет наибольшую пульсацию во временной области.

С другой стороны, предложенный метод измерения ускорений обладает

существенно большей чувствительностью к собственным частотам колебаний

механизма, которые связаны с валом, в сравнении с традиционными методами

(измерение с опоры механизма) (рис. 33). В следствие этого, целесообразно рас

смотреть применение метода огибающей для каждой собственной частоты, что

позволит получить богатый набор диагностической информации.

В связи с тем, что резонансные частоты в линейных ускорениях �̈� и 𝑦 име

ют близкие, но не одинаковые значения (рис. 40), для каждой измерительной

оси сформирован индивидуальный набор полосовых фильтров 𝐻𝜉
𝑖 , соответству

ющий числу фиксируемых осью резонансных частот, где 𝜉 – измерительная ось

(�̈� или 𝑦), 𝑖 – номер фильтра для оси 𝜉. В свою очередь, центральная частота

𝑓 𝜉𝑝𝑖 фильтра 𝐻
𝜉
𝑖 – 𝑖-я резонансная частота механической системы в ускорении 𝜉.

Далее, к каждому отфильтрованному соответствующим полосовым фильтром

𝐻𝜉
𝑖 ускорению 𝜉 (�̈� или 𝑦) применен метод огибающей. В спектре каждого из
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𝑚 (𝑚 – число полосовых фильтров для всех измерительных осей) полученных

сигналов найдены значения амплитуд 𝑘 кратных гармоник основных частот воз

буждения колебаний элементов подшипника. Из найденных значений амплитуд

составлены вектора 𝐴. Таким образом, получены𝑚 векторов 𝐴, которые имеют

длину 𝑛, где 𝑛 – общее число найденных значений амплитуд кратных гармоник

основных частот возбуждения элементов подшипника (38). Например, в случае

𝑘 = 2, вектор 𝐴 имеет длину 𝑛 = 6 (при рассмотрении основных частот воз

буждения внутреннего и внешнего колец, а также тел качения подшипника),

соответственно,

𝐴 = (𝑎𝑓Н, 𝑎2𝑓Н, 𝑎𝑓В, 𝑎2𝑓В, 𝑎𝑓т.к, 𝑎2𝑓т.к) .

В качестве критерия обнаружения дефекта, как и ранее, выбрано – превы

шение порогового (граничного) значения. Для этого, векторы 𝐴 приведены к

виду суммарного вектора 𝐴Σ

𝐴Σ = (𝑎Σ1
, 𝑎Σ2

, . . . , 𝑎Σ6
) , 𝑎Σ𝑖

=
6∑︁

𝑖=1

𝑎
𝐻 �̈�

𝑖

𝑖 +
6∑︁

𝑖=1

𝑎
𝐻𝑦

𝑖

𝑖 , (43)

где 𝑎𝐻
�̈�
𝑖

𝑖 – элемент вектора 𝐴 соответствующего фильтра 𝐻 �̈�
𝑖 , 𝑎

𝐻𝑦
𝑖

𝑖 – элемент

вектора 𝐴 соответствующего фильтра 𝐻𝑦
𝑖 .

С целью формирования соответствия одного технического (диагностиче

ского) состояния к одному граничного значению вектора 𝐴Σ приведен к виду

𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
=
(︀
𝑎Σ𝑛𝑒𝑤1

, 𝑎Σ𝑛𝑒𝑤2
, 𝑎Σ𝑛𝑒𝑤3

)︀
= (𝑎Σ1

+ 𝑎Σ2
, 𝑎Σ3

+ 𝑎Σ4
, 𝑎Σ5

+ 𝑎Σ6
) , (44)

где компонент 𝑎Σ𝑖
– 𝑖-й компонент соответствующего суммарного диагностиче

ского вектора 𝐴Σ (43). Таким образом, вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
содержит три элемента

(при рассмотрении помимо описанных выше основных частот возбуждения так

же частоты возбуждения сепаратора, число элементов вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
равно 4).

Описанный выше метод обработки измеренных сигналов также может быть

изображен схематично, с целью наглядности (рис. 59).

Применение порогового значения, как было показано на примере обнару

жения дефектов (41) – эффективных метод, который позволяет формулировать
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Рис. 59. Схема метода обработки измеренных сигналов

статус технического состояния узла. Однако, наличие дефекта, обладающего

большой энергией, одного элемента механического узла приводит, в том числе,

к усилению основных гармоник колебаний других элементов в виду наличия

внутренних механических связей системы. В связи с этим, на ряду с пороговым

значением, применен метод сравнения натурального логарифма 𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔 отноше

ния элементов вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤

𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔 = ln

(︃
𝑎Σ𝑛𝑒𝑤(𝑖)

𝑎Σ𝑛𝑒𝑤(𝑖+1)

)︃
, (45)

где 𝑎Σ𝑛𝑒𝑤(𝑖)
и 𝑎Σ𝑛𝑒𝑤(𝑖+1)

– элементы вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
(44), например 𝑎Σ𝑛𝑒𝑤1

и 𝑎Σ𝑛𝑒𝑤2
.

Данный критерий, также как пороговое значение, является традиционным для

технической диагностики [114].

Как отмечалось ранее, ошибка разделения линейных ускорений на незави

симые ортогональные оси 𝑂𝑋 и 𝑂𝑌 напрямую зависит от ошибки определения

мгновенного угла поворота вала. Также, как отмечалось ранее, при существен

ной ошибке определения мгновенного угла поворота в разделенных линейных
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ускорениях возникают паразитные взаимно-модуляционные частоты. При этом,

наличие таких паразитных частот может привести к существенному влиянию

(дополнительной ошибке) на результат метода огибающей. В связи с этим, для

каждого дефектно и бездефектного подшипника получены значения 𝑆𝑗 для раз

личных частот вращения вала, где 𝑆Normal
𝑗 – случай без дефекта, 𝑆Ball

𝑗 – случай

дефекта тела качения подшипника, 𝑆Outer
𝑗 – случай дефекта наружного кольца,

𝑆Inner
𝑗 – случай дефекта внутреннего кольца, 𝑆Comb

𝑗 – случай комбинированного

дефекта (Таблица 1).

Таблица 1. Значения 𝑆𝑗 для различных частот вращения вала

Частота вала, Гц 𝑆Inner
𝑗 , рад 𝑆Outer

𝑗 , рад 𝑆Ball
𝑗 , рад 𝑆Comb

𝑗 , рад 𝑆Norm
𝑗 , рад

8 0,00323 0,0047 0,0034 0,0030 0,0028

10 0,00422 0,0043 0,0044 0,0035 0,0037

12 0,00671 0,0058 0,0052 0,0045 0,0046

14 0,00612 0,0085 0,0069 0,0066 0,0062

16 0,01190 0,0105 0,0102 0,0090 0,0098

18 0,01800 0,0108 0,0140 0,0113 0,0132

Значения 𝑆𝑗 каждого подшипника превышают 0, 009 рад для частот вра

щения более 14 Гц, что свидетельствует о наличии существенных паразитных

частот в разделенных ускорениях. В связи с этим, далее рассмотрены случаи

частот вращения вала от 8 до 14 Гц.

В машине-симуляторе применен и, соответственно, исследован, подшип

ник качения – ER-12K. В соответствии с паспортом (спецификацией) подшип

ника вычислены основные частоты возмущения его элементов (38). Основные

частоты возмущения исследуемого подшипника, которые зависят от частоты
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вращения вала 𝑓𝑟,

𝑓Н = 3, 048𝑓𝑟; 𝑓В = 4.95𝑓𝑟; 𝑓т.к = 1, 992𝑓𝑟. (46)

Таким образом, необходимо знать точное значение частоты вращения вала.

Основные частоты возбуждения (46) исследуемого подшипника для стацио

нарного участка вращения с усредненной частотой вращения 𝑓𝑟 = 11, 949 рад/c2

(37), соответственно,

𝑓Н = 36, 4203 Гц; 𝑓В = 59, 1472 Гц; 𝑓т.к = 23, 8023 Гц. (47)

По спектрам линейных ускорений отклика вала на ударное воздействие

(рис. 40) определены параметры полосовых фильтров 𝐻𝜉
𝑖 , для которых, затем,

выполнен анализ огибающих. 𝑓 𝜉𝑝𝑖 – центральная частота фильтра𝐻
𝜉
𝑖 , 𝜔

𝜉
𝐶𝑖1

– ниж

няя частота среза фильтра 𝐻𝜉
𝑖 , 𝜔

𝜉
𝐶𝑖2

– верхняя частота среза фильтра 𝐻𝜉
𝑖 . Таким

образом, параметры фильтров определены для линейных ускорений вдоль 𝑂𝑋

и вдоль 𝑂𝑌 (Таблица 2)

Таблица 2. Параметры фильтров 𝐻𝜉
𝑖 для ускорений �̈� и 𝑦

Параметр / Фильтр 𝐻 �̈�
1 𝐻 �̈�

2 𝐻 �̈�
3 𝐻 �̈�

4 𝐻 �̈�
5

Центральная частота 𝑓 �̈�𝑝𝑖, Гц 55,01 185,338 203,148 382,53 430,682

Нижняя частота среза 𝜔�̈�
𝐶𝑖1
, Гц 40,01 176,4 194,2 358,4 406,6

Верхняя частота среза 𝜔�̈�
𝐶𝑖2
, Гц 70,01 194,2 212 406,6 454,8

Параметр / Фильтр 𝐻𝑦
1 𝐻𝑦

2 𝐻𝑦
3 𝐻𝑦

4 𝐻𝑦
5

Центральная частота 𝑓 𝑦𝑝𝑖, Гц 55,01 172,6 205,421 384,259 439,85

Нижняя частота среза 𝜔𝑦
𝐶𝑖1
, Гц 40,01 156,2 189 356,5 412,1

Верхняя частота среза 𝜔𝑦
𝐶𝑖2
, Гц 70,01 189 221,8 412,1 467,7

Каждое измеренное ускорение �̈� и 𝑦 отфильтровано соответствующим филь

тром 𝐻𝜉
𝑖 . В качестве полосового фильтра 𝐻𝜉

𝑖 выбран цифровой КИХ-фильтр
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(фильтр с конечной импульсной характеристикой). Порядок фильтра – 200. За

тем, вычислена огибающая отфильтрованного сигнала.

В качестве диагностического 𝑛-мерного вектора для каждого измерения

выбран 6-ти элементный вектор 𝐴. В качестве элементов диагностического век

тора выбраны амплитуды двух первых гармоник возмущения каждого элемента

подшипника. То есть,

𝐴 = (𝑎1, 𝑎2, . . . , 𝑎6) = (𝑎𝑓Н, 𝑎2𝑓Н, 𝑎𝑓В, 𝑎2𝑓В, 𝑎𝑓т.к, 𝑎2𝑓т.к) .

Таким образом, принимая значения основных частот (47), диагностический век

тор

𝐴 = (𝑎36,4202; 𝑎72,8405; 𝑎59,1471; 𝑎118,2941; 𝑎23,8022; 𝑎47,6044) . (48)

Частотный спектр полученной огибающей, который получен при помощи

БПФ, содержит компоненты, связанные с дефектами.

Для каждого спектра огибающей отфильтрованного соответствующим филь

тром 𝐻𝜉
𝑖 (Таблица 2) сигнала определены величины элементов вектора 𝐴𝜉

𝑖 . Да

лее, в соответствии с (43) вектора 𝐴𝜉
𝑖 приведены виду суммарного вектора 𝐴Σ.

Данная операция выполнена для каждого дефектного и бездефектного под

шипника. Таким образом, получен набор суммарных векторов 𝐴Σ (Таблица 3).

Причем, 𝐴𝐼𝑛𝑛𝑒𝑟
Σ – суммарный вектор для случая дефекта внутреннего кольца,

𝐴𝑂𝑢𝑡𝑒𝑟
Σ – суммарный вектор для случая дефекта внешнего кольца, 𝐴𝐵𝑎𝑙𝑙

Σ – сум

марный вектор для случая дефекта тела качения, 𝐴𝑁𝑜𝑟𝑚
Σ – суммарный вектор

для случая нормального подшипника.

В соответствии с (44) векторы 𝐴Σ приведены к виду 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
. Таким образом,

получены векторы 𝐴𝐼𝑛𝑛𝑒𝑟
Σ𝑛𝑒𝑤

, 𝐴𝑂𝑢𝑡𝑒𝑟
Σ𝑛𝑒𝑤

, 𝐴𝐵𝑎𝑙𝑙
Σ𝑛𝑒𝑤

, 𝐴𝑁𝑜𝑟𝑚
Σ𝑛𝑒𝑤

.

В качестве порогового вектора 𝐾Σ локализации дефекта в подшипнике

принят вектор

𝐾Σ = (𝑘Σ1
, 𝑘Σ2

, 𝑘Σ3
) , (49)

где 𝑘Σ𝑖
– пороговое значение для соответствующего компонента суммарного

вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
.
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Таблица 3. Значения элементов векторов 𝐴 для различных дефектов подшип

ника качения

Элементы вектора 𝐴, м/с2

Фильтр
𝑎𝑓𝐻 𝑎2𝑓𝐻 𝑎𝑓𝐵 𝑎2𝑓𝐵 𝑎𝑓т.к 𝑎2𝑓т.к

Дефект внутреннего кольца

𝐻 �̈�
1 0,8382 0,5065 2,8513 0,3294 0,6685 0,3506

𝐻 �̈�
2 0,3691 0,3706 1,7815 0,2789 0,4837 0,1273

𝐻 �̈�
3 0,2619 0,3256 1,5555 0,2505 0,4381 0,1047

𝐻 �̈�
4 0,1573 0,3126 1,0416 0,0486 0,2271 0,0757

𝐻 �̈�
5 0,2136 0,3107 1,0702 0,0536 0,2375 0,0515

𝐻𝑦
1 2,0218 0,4699 5,1382 0,8235 1,8360 1,1470

𝐻𝑦
2 1,2553 0,3520 3,3635 0,7471 1,2045 0,7106

𝐻𝑦
3 0,8575 0,2481 2,4667 0,5033 0,8866 0,4944

𝐻𝑦
4 0,6834 0,1095 1,9933 0,4183 0,5064 0,3211

𝐻𝑦
5 0,8131 0,1909 2,3344 0,5110 0,6219 0,4362

𝐴𝐼𝑛𝑛𝑒𝑟
Σ 7,4712 3,1966 23,5962 3,9642 7,1103 3,8189

Дефект внешнего кольца

𝐻 �̈�
1 0,5061 0,5749 0,4474 0,0815 0,3112 0,2332

𝐻 �̈�
2 0,3699 0,3546 0,2332 0,0546 0,2089 0,1308

. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .

𝐻𝑦
5 0,5889 0,2467 0,1680 0,1209 0,0856 0,1670

𝐴𝑂𝑢𝑡𝑒𝑟
Σ 5,9388 3,4386 3,1355 0,8804 1,9827 2,1934

Дефект тела качения

𝐻 �̈�
1 0,0497 0,0653 0,0652 0,0397 0,0857 0,0971

𝐻 �̈�
2 0,0592 0,0432 0,0419 0,0465 0,0673 0,0761

. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .

𝐻𝑦
5 0,0500 0,0524 0,0973 0,0321 0,0992 0,0711

𝐴𝐵𝑎𝑙𝑙
Σ 0,7087 0,6189 1,1178 0,4106 1,1673 1,1689

Без дефекта

𝐻 �̈�
1 0,1248 0,0382 0,0578 0,0170 0,0332 0,0393

𝐻 �̈�
2 0,1077 0,0249 0,0451 0,0149 0,0198 0,0254

. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .

𝐻𝑦
5 0,0262 0,0123 0,0158 0,0109 0,0188 0,0155

𝐴𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙
Σ 0,6043 0,1829 0,3235 0,1954 0,2187 0,2729



106

Значение компонент 𝑘Σ𝑖
определены по значениям компонент суммарного

вектора 𝐴Σ𝑁𝑜𝑟𝑚
𝑛𝑒𝑤

. Так,

𝑘Σ𝑖
= 𝑘𝑠 · 𝑎𝑁𝑜𝑟𝑚

Σ𝑛𝑒𝑤𝑖
; 𝑘𝑠 = 3, 4; 𝑖 = 1, 3,

где 𝑎𝑁𝑜𝑟𝑚
Σ𝑛𝑒𝑤𝑖

– значение 𝑖-го компонента вектора 𝐴𝑁𝑜𝑟𝑚
Σ𝑛𝑒𝑤

, который соответствует слу

чаю бездефектного подшипника. В свою очередь, коэффициент 𝑘𝑠 введен для

предотвращения “случайных срабатываний”. В результате, получены значения

вектора локализации дефектов 𝐾Σ (Таблица 4).

Таблица 4. Вектор детектирования дефекта

Элементы вектора 𝐾Σ, м/с2

𝑘Σ1
𝑘Σ2

𝑘Σ3

2,6767 1,7644 1,6714

На гистограмму, которая содержит компоненты векторов 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
для всех

рассмотренных случаев дефектов, наложены горизонтальные линии, которые

соответствуют компонентам вектора локализации дефектов 𝐾Σ. Также, гисто

грамма содержит компоненты вектора 𝐴Σ𝐶𝑜𝑚𝑏
𝑛𝑒𝑤

, который соответствует случаю

комбинированного дефекта подшипника (рис. 60). В результате, для всех де

фектных случаев, кроме дефекта шарика, все элементы гистограмм пересекают

пороговые значения. В тоже время, в случае подшипника с дефектом шарика

только элемент “𝑎Σ𝑛𝑒𝑤3
” гистограммы пересекает пороговое значение. Данный

факт, как было отмечено ранее, может быть объяснен различной степенью раз

вития (размером) дефектов в исследуемых подшипниках, а также усилением

основных гармоник колебаний других элементов в виду наличия внутренних

механических связей системы. То есть, дефект тел качения приводит к увели

чению амплитуд последовательных импульсов (в соответствии с импульсной

моделью представления дефектов), связанных с телами качения, при этом, не
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Рис. 60. Значения компонент 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
.

Частота вращения вала 12 Гц

Рис. 61. Значения компонент 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
.

Частота вращения вала 8 Гц

приводит к существенному изменению других компонент сигнала. Таким об

разом, полученное пороговое значение позволяет локализовать подшипник с

дефектом тела качения, от других дефектов, то есть, локализовать дефект, ко

торый обладает малой энергией.

Схожая картина возникает при применении тех же значений вектора 𝐾Σ

(Таблица 4) для частот вращения вала 8 Гц (рис. 61), 10 Гц (рис. 62) и 14 Гц

(рис. 63). Однако, данный метод не позволяет локализовать дефекты, которые

обладают большей энергией.

Локализовать дефекты с большой энергией возможно через применение

метода сравнения натурального логарифма 𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔 отношения элементов векто

ра 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
(45). В качестве сравниваемых элементов выбраны элементы вектора

𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
, которые связаны с колебаниями наружного и внутреннего колец, 𝑎Σ𝑛𝑒𝑤1

и 𝑎Σ𝑛𝑒𝑤2
, соответственно. В соответствии с выбранными сравниваемыми ком

понентами найдены значения 𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔 для каждого дефектного и бездефектного
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Рис. 62. Значения компонент 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
. Ча

стота вращения вала 10 Гц

Рис. 63. Значения компонент 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
. Ча

стота вращения вала 14 Гц

подшипника при частотах вращения 8, 10, 12 и 14 Гц (рис. 64). Отчетливо вид

Рис. 64. Локализация дефекта через сравнение логарифма 𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔
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но, что все значения 𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔 (кроме одного значения, соответствующего дефек

ту внешнего кольца) расположены в отдельных областях на числовой прямой.

Так, соответствующие дефекту внутреннего кольца 𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔 имеют значения менее

𝐾 𝑙𝑒𝑓𝑡
𝑠𝑝𝑎𝑛 = −0, 5. C другой стороны, соответствующие дефекту внешнего кольца

𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔, кроме одного случая, имеют значения более 𝐾𝑟𝑖𝑔ℎ𝑡
𝑠𝑝𝑎𝑛 = 0, 5. В свою очередь,

значения 𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔 для случаев бездефектного подшипника, а также подшипников

с дефектом шарика и комбинированным дефектом расположены в интервале(︀
𝐾 𝑙𝑒𝑓𝑡

𝑠𝑝𝑎𝑛 ; 𝐾𝑟𝑖𝑔ℎ𝑡
𝑠𝑝𝑎𝑛

)︀
. Таким образом, локализация дефектов в подшипнике возмож

на на основе комбинации порогового критерия, а также сравнения натурального

логарифма.

Обобщая экспериментальные результаты локализации дефектов в подшип

нике качения, предложена соответствующая методика локализации дефектов

подшипников качения в роторных механизмах, таких как клети прокатных про

филегибочных станков и шпиндели токарных станков. Методика заключена в

следующих шагах:

1) Закрепить на валу рядом с исследуемым подшипником предложенный бес

проводной датчик.

2) Получить ударный отклик вала.

3) Выполнить разделение измеренного отклика на угловую и линейные со

ставляющие.

4) Выделить в линейных ускорениях области собственных частот колебаний

механизма.

5) Выполнить серию измерений ускорений для различных частот вращения

вала с нормальным (бездефектным) подшипником.

6) Вычислить для каждого измерения пункта “5” значения элементов векто

ра 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
в соответствии с (44), а также параметров собственных частот
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колебаний механизма, найденных в пункте “4”.

7) Задать, пороговые значения локализации дефекта тела качения 𝐾Σ, в со

ответствии с (49). Значения 𝐾Σ необходимо задать с учетом запаса, кото

рый предотвращает “ложно срабатывание” метода локализации дефекта

тела качения.

8) Вычислить, в соответствии с (45), значения натурального логарифма 𝐿𝑑𝑖𝑎𝑔

отношения элементов вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
, которые связаны с дефектами колец

подшипника.

9) Задать левую 𝐾 𝑙𝑒𝑓𝑡
𝑠𝑝𝑎𝑛 и правую 𝐾𝑟𝑖𝑔ℎ𝑡

𝑠𝑝𝑎𝑛 границы коридора локализации де

фектов колец подшипника. Значения 𝐾 𝑙𝑒𝑓𝑡
𝑠𝑝𝑎𝑛 и правую 𝐾𝑟𝑖𝑔ℎ𝑡

𝑠𝑝𝑎𝑛 необходимо

задать с учетом запаса, который предотвращает “ложную” локализацию

дефектов.

10) Сравнить пороговые значения локализации дефекта 𝐾Σ с элементами век

тора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
для “рабочего” подшипника. Превышение порогового значения

соответствующим элементом вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
, связанного с основной часто

той возбуждения тел качения, и непревышение другими элементам век

тора означает наличие дефекта тела качения. С другой стороны, превы

шение пороговых значений 𝐾Σ всеми элементами вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
означает

наличие дефекта колец подшипника.

11) В случае превышения пороговых значений 𝐾Σ всеми элементами векто

ра 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤
“реального” подшипника, сравнить значение натурального лога

рифма 𝐿𝑟𝑒𝑎𝑙
𝑑𝑖𝑎𝑔 отношения элементов вектора 𝐴Σ𝑛𝑒𝑤

“рабочего” подшипника

с заданными границами коридора локализации 𝐾 𝑙𝑒𝑓𝑡
𝑠𝑝𝑎𝑛 и правую 𝐾𝑟𝑖𝑔ℎ𝑡

𝑠𝑝𝑎𝑛 . В

случае, если значение 𝐿𝑟𝑒𝑎𝑙
𝑑𝑖𝑎𝑔 < 𝐾 𝑙𝑒𝑓𝑡

𝑠𝑝𝑎𝑛 – подшипник содержит дефект внут

реннего кольца. С другой стороны, если значение 𝐿𝑟𝑒𝑎𝑙
𝑑𝑖𝑎𝑔 > 𝐾𝑟𝑖𝑔ℎ𝑡

𝑠𝑝𝑎𝑛 – под

шипник содержит дефект внешнего кольца. Иначе, если значение 𝐾 𝑙𝑒𝑓𝑡
𝑠𝑝𝑎𝑛 ≤
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𝐿𝑟𝑒𝑎𝑙
𝑑𝑖𝑎𝑔 ≥ 𝐾𝑟𝑖𝑔ℎ𝑡

𝑠𝑝𝑎𝑛 подшипник содержит дефекты обоих колец: внутреннего и

внешнего.
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ОСНОВНЫЕ РЕЗУЛЬТАТЫ И ВЫВОДЫ ПО ГЛАВЕ 4

Предложены методика и два критерия обнаружения дефекта в подшип

нике качения по сигналам углового ускорения. Методика основана на оценке

энергии сигнала в окрестности частоты собственных крутильных колебаний ва

ла механизма. В свою очередь, критерий обнаружения основан на превышении

порогового значения. Выполнена экспериментальная оценка применения пред

ложенных методики и критериев на наборе подшипников, которые содержали

различные дефекты.

Анализ применения показал, что предложенные методика и критерии поз

воляют обнаруживать дефекты в подшипнике механизмов.

Выполнена экспериментальная оценка дисбаланса вращающегося вала на

результаты применения предложенных методики и критериев обнаружения де

фектов в подшипнике механизмов.

Анализ оценки влияния дисбаланса показал, что методика и критерии

нечувствительны к наличию дисбаланса ротора механизма.

Предложены методика и критерии локализации дефекта в подшипнике ка

чения по сигналам разделенных линейных ускорений. Методика основана на

применении метода огибающей в области собственных частот механизма. Кри

терий локализации, обладающего малой энергией, дефекта (тела качения) осно

ван на превышении порогового значения. В свою очередь, критерий локализа

ции, обладающих большой энергией, дефектов (колец подшипника) основан на

оценке положения значения натурального логарифма отношения значений, свя

занных с характерными частотами внешнего и внутреннего колец подшипника.

Выполнено экспериментальное применение предложенных методики и критери

ев на наборе подшипников, которые содержали различные дефекты.

Экспериментальные результаты показали, что предложенные методика и

критерий позволяют локализовать дефект подшипника качения, в том числе

при различных частотах вращения ротора механизма.
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ГЛАВА 5. ПРИМЕНЕНИЕ ДАТЧИКА УСКОРЕНИЙ ДЛЯ ДИАГНОСТИКИ

ДЕФЕКТОВ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ МЕХАНИЗМОВ

На ряду с подшипниками качения большинство исполнительных элементов

технологических процессов содержат зубчатые передачи, которые служат для

согласования частоты вращения и повышения крутящего момента выходного

вала. Существует множество зубчатых редукторов, которые различны по кон

струкции, зацеплению, профилю зуба и т.д. Такое разнообразие конструкций,

а также погрешности изготовления, которые обусловлены требованиями по ди

намике и точности работы, приводят к разнообразию возбуждений колебаний

в зубчатых механизмах и, соответственно, различному проявлению неисправно

стей вибрационных сигналах. Тем не менее, существуют общие закономерности

изменения вибрационного сигнала, вызванные дефектами изготовления, сборки

и эксплуатации [8].

5.1 Диагностические модели виброакустических сигналов

зубчатых передач

Даже нормально функционирующая зубчатая передача обладает опреде

ленной виброактивностью. При этом, частотный спектр имеет широкую полосу

частот, а также сложный характер. Так, существует два основных фактора,

которые возбуждают колебания в зубчатых передачах, а именно

∙ периодическое изменение жесткости зубьев по фазе зацепления;

∙ погрешности изготовления и монтажа зубчатых колес, такие как, перекос

и несоосность валов, неправильных боковой зазор и другие [8].

Периодическое изменение жесткости зубьев, а также постоянная ошибка шага

зацепления возбуждают колебания на гармониках зубцовой частоты 𝑓𝑧

𝑓𝑧 = 𝑧1𝑓1вр = 𝑧2𝑓2вр,
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где 𝑧1, 𝑧2 – числа зубьев первого и второго колеса, соответственно. 𝑓1вр, 𝑓2вр –

частоты вращения первого и второго колеса, соответственно. Переменная ошиб

ка зацепления, перекос осей, отклонение от соосности валов проявляются как

на частотах вращения обоих колес 𝑘𝑓1вр и 𝑘𝑓2вр (𝑘 = 1, 2, 3, . . . ), а также на

модуляционных частотах 𝑚𝑓𝑧 ± 𝑛𝑓1вр и 𝑚𝑓𝑧 ± 𝑛𝑓2вр (𝑚,𝑛 = 1, 2, 3, . . . ). Также

в спектре присутствуют составляющие, обусловленные ошибкой зубонарезания

обоих колес 𝑓д

𝑓д = 𝑘𝑧д𝑓вр, 𝑘 = 1, 2, . . . ,

где 𝑧д – число зубьев делительного колеса зуборезного станка [8]. В свою оче

редь, эксплуатационные дефекты контактирующих поверхностей зубьев, такие

как износ, выкрашивание и заедание, трещины и сколы, поломка и др.) явля

ются дополнительными возмущающими факторами, которые приводят к изме

нению свойств виброакустического сигнала зубчатой передачи [8]. При этом,

разрушение зубьев – наиболее опасный вид повреждения (дефектов) в виду

быстрого его развития: от образования трещины до поломки.

Сложность обнаружения эксплуатационных дефектов зубчатых механиз

мов на ранней стадии их развития обусловлена малой энергоемкостью акустиче

ских процессов, сопутствующих развитию этих дефектов, вследствие чего при

менение обычных спектральных методов без специальной обработки сигнала,

повышающей его информативность, малоэффективно. [8] Поэтому выявление

незначительных изменений виброакустичекого сигнала на фоне больших помех,

обусловленных излучением акустической энергии функционирующим механиз

мом, требует привлечения тонких методов анализа изменения структуры виб

роакустического сигнала. [8]

Рассматривая динамическую схему одноступенчатого зубчатого редуктора

с цилиндрическими колесами (рис. 65), отчетливо видно, что угловое ускорение

связано с изменением изгибно-контактных жесткостей и деформацией зубьев ко

лес. Так, учитывая, что взаимодействие зубьев происходит по линии зацепления
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Рис. 65. Динамическая схема одноступенчатой прямозубой цилиндрической зуб

чатой передачи (рисунок из [7])

𝜒, уравнения движения и уравнения связей линеаризованной схемы редуктора

принимают вид:

𝐽𝑘𝜙𝑘 = 𝑃 · 𝑟0𝑘 +𝑀𝑘; 𝑐
(2)
1 𝛿12 = 𝑐

(1)
2 𝛿21 = 𝑃 ;

𝑚𝑘𝜒𝑘 + 𝑐𝑘𝜒𝑘 = (−1)𝑘+1𝑃 ;

𝜒1 + 𝑟01𝜙1 + 𝛿12 = 𝜒2 − 𝑟02𝜙2 + 𝛿21

(𝑘 = 1, 2),

⎫⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎬⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎪⎭
(50)

где 𝑚𝑘, 𝐽𝑘 – масса и момент инерции относительно собственной оси вращения

𝑘-го зубчатого колеса; 𝑟𝑜𝑘 – радиус основной окружности 𝑘-го зубчатого коле

са; 𝑐𝑘–приведенная к центру инерции 𝑘-го зубчатого колеса изгибно-контактная

жесткость его упругой системы вал–подшипниковые опоры; 𝑐(2)1 , 𝑐(1)2 , 𝛿12, 𝛿21 —

приведенные к линии зацепления изгибно-контактные жесткости и деформа

ции зубьев колес; 𝑃 — реакция в зацеплении; 𝜙𝑘, 𝜒𝑘 — крутильное и поступа

тельное перемещения 𝑘-го зубчатого колеса соответственно относительно оси

вращения и в направлении линии зацепления [7]. При этом, возникновение ло

кальных дефектов типа выкрашивания, раковин, попадающих в зону контакта

с частотой вращения 1/𝑇вр дефектного колеса, приводит к возникновению пе

риодической последовательности кратковременных импульсов, модулирующих

амплитуду функции жесткости (рис. 66).

В работе [136] детально описана динамическая модель прямозубой зубча
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Рис. 66. Функция жесткости зацепления прямозубой передачи

той передачи с локальными дефектами ведущего колеса с восемью степенями

свободы (8-DOF) (рис. 67). Функция механической жесткости зацепления пря

Рис. 67. Схема модели одноступенчатой зубчатой передачи (рисунок из [136])

мозубой передачи (рис. 68) в описанной динамической модели изменяется в

зависимости от типа моделируемого локального дефекта: скол (рис. 69) или по

ломка (рис. 70) зуба ведущего колеса. Ведущее колесо имеет 𝑧1 = 19 зубьев,

ведомое – 𝑧2 = 48 зубьев. Механизм работает в стационарном режиме с часто

той вращения ведущего (входного) колеса – 𝑓1вр = 30 Гц.

В результате численного моделирования динамической модели автор по

лучил спектры линейных ускорений зубчатых колес при различных дефектах
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Рис. 68. Функция жесткости зацепления прямозубой передачи при различных

локальных дефектах зуба

ведущего колеса, изменения которых соответствуют описанному в литерату

ре “каноническому” немонотонному поведению [8]. Однако, автор, ориентиру

ясь на традиционные методы измерения, рассматривал поведение только спек

тра линейного ускорения. С другой стороны, принимая во внимание возможно

сти предложенного метода измерений, рассмотрено поведение спектра угловых

ускорений колес.

Рис. 69. Схема сколотого зуба (рисунок

из [136])

Рис. 70. Схема сломанного зуба (рису

нок из [136])

Анализ изменения угловых ускорений зубчатых колес динамической мо

дели зубчатой передачи (из работы [136]) под действием локальных дефектов
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показал, что характер изменения дискретных компонент спектра, связанных с

гармониками зубцовой частоты, близок к монотонному (рис. 71). В тоже вре

а) б) в)

Рис. 71. Частотные спектры угловых ускорений колес зубчатой передачи при

различных локальных дефектах ведущего колеса: а) целый зуб, б) сколотый

зуб, в) сломанный зуб

мя, в спектре углового ускорения происходит увеличение глубины модуляции

процесса в зоне гармоники зубцовой частоты, также как в спектре линейно

го ускорения. Таким образом, угловое ускорение содержит диагностическую

информацию и, соответственно, его анализ (также как и для подшипника ка

чения) позволит получить дополнительные критерии для оценки технического

состояния зубьев зубчатой передачи.

Рассматривая поведение первой гармоники частоты вращения 𝑓1вр дефект

ного (ведущего) колеса в угловом ускорении выходного вала (предполагая, что

датчик установлен на выходном валу), видно, что увеличение размера локаль

ного дефекта приводит к увеличению уровня первой гармоники частоты вра

щения 𝑓1вр дефектного (ведущего) колеса – 30 Гц (рис. 72), то есть, происходит
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Рис. 72. Первая гармоника частоты вращения дефектного колеса в угловом

ускорении при различных локальных дефектах

увеличение уровня гармоники частоты прокатывания дефекта 1/𝑇вр, что было

отмечено ранее. Таким образом, для стационарного режима работы механиз

ма уровень первой гармоники частоты вращения дефектного колеса в угловом

ускорении может служить в качестве критерия обнаружения и оценки локаль

ных дефектов, типа скол зуба или поломка зуба.

5.2 Диагностика дефектов конической зубчатой передачи

Применимость предложенного метода для диагностики зубчатой передачи

рассмотрена на примере одноступенчатого редуктора с коническими шестерня

ми. Так, одноступенчатый редуктор с коническими шестернями – Hub City M2

– был закреплен на испытательной машине. На выходном валу редуктора был

жестко закреплен экспериментальный образец датчика ускорений (рис. 73).

Рис. 73. Зубчатый редуктор с датчиком ускорений
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Передаточное отношение зубчатых колес редуктора – 𝑘𝑧 = 1, 5. Число зу

бьев ведущего колеса (pinion) 𝑧𝑝 = 18, число зубьев выходного колеса (gear)

𝑧𝑔 = 27. Конструкция примененного в работе редуктора позволила выполнить

физическое моделирование дефектов редуктора: скол зуба ведущего колеса

(рис. 74) и поломка зуба ведущего колеса (рис. 75). Моделирование дефекта

Рис. 74. Шестерня со сколотым зубом Рис. 75. Шестерня со сломанным зубом

ведущего колеса обусловлено тем, что ведущее колесо испытывает больший из

нос, чем выходное колесо, так как имеет меньшее число зубьев и, таким образом,

совершает больше оборотов.

Для экспериментального редуктора получены частотные спектры откли

ков ударного воздействия. Удар был выполнен вертикально вниз по выходному

валу, на котором был закреплен датчик (рис. 76). Спектральная картина удар

ного отклика редуктора отлична от спектральной картины роторного вала с

подшипниками качения, рассмотренного ранее. Спектры не содержат ярко вы

раженных пиков. Однако, в спектрах ускорений отчетливо видны несколько

частотных областей, где спектр имеет усиление.

Диагностика редуктора проходила на квазистационарном участке работы

установки. Для этого, двигатель симулятора был раскручен до постоянно ча

стоты вращения 12 Гц. Таким образом, учитывая передаточное отношение 𝑘𝑧,

частота вращения выходного колеса и, соответственно, экспериментального дат

чика 8 Гц.
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Рис. 76. Спектры ударного отклика выходного вала редуктора. Линейные и

угловая оси по данным датчика ускорений. Диапазон частот до 10 кГц

Также как при диагностике подшипника качения, сигналы каждого акселе

рометра были скорректированы на постоянное смещение. В соответствии с (14)

было найдено угловое ускорение вала. Далее, в соответствии с методом выделе

ния ускорения свободного падения, вычислены ускорения 𝜓𝑖, 𝑖 = 1, 3. Применив

к соответствующим ускорениям 𝜓𝑖 фильтр Совицкого-Голея 2-го порядка (па

раметры которого были подобраны методом последовательного приближения),

получены приближенные значения косинусов угла поворота вала Ψ𝑖, 𝑖 = 1, 3.

Причем, сумма СКО косинусов восстановленных углов 𝐶𝑖, в соответствии с

(29), для 3 · 106 отсчетов измерений

𝑆Σ = 2, 2539 · 103 рад.

Таким образом, среднее значение СКО на один отсчет, в соответствии с (30),

𝑆𝑗 = 0, 0029(рад) меньше среднего СКО на один отсчет 𝑆𝑗 = 0, 0030(рад) для

случая модельных данных (34). Данный факт свидетельствует о потенциально

высоком качестве разделения линейных ускорений.
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Линейные разделенные ускорения содержат отчетливо видные периодиче

ские высокочастотные всплески (рис. 77).

Рис. 77. Разделенные угловое 𝜙 и линейные �̈�, 𝑦 ускорения во временной обла

сти. Редуктор со сколотым зубом шестерни

В результате применения метода выделения ускорения свободного паде

ния, вычислены спектры углового и двух линейных (разделенных) ускорений

вала для каждого дефекта шестерни. Таким образом, частотные спектры из

меренных датчиком ускорений содержат множество компонент, в том числе,

дискретных пиков (рис. 78).

В связи с тем, что рассмотрен квазистационарный участок вращения, ча

стота вращения выходного вала редуктора найдена через усреднение значений

частоты вращения вала от Ψ𝑖, 𝑖 = 1, 3 (36). В результате, для каждого дефект

ного и бездефектного случаев редуктора найдены частоты вращения выходного

вала, которые отличны во втором знаке от значения 11, 88 Гц.

Рассматривая спектр мощности каждого ускорения 𝜙, �̈� и 𝑦 для каждого

дефекта шестерни (рис. 79), отчетливо видно изменение свойств виброакусти

ческого сигнала – изменение энергетического соотношения компонент спектра.
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Рис. 78. Спектры измеренных ускорений. Редуктор со сколотым зубом шестерни

Рис. 79. Частотный спектр мощности для различных дефектов шестерни.

“Broken” – шестерня со сломанным зубом, “Chipped” – шестерня со сколотым

зубом, “Normal” – шестерня без дефекта
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Причем, спектр для случая шестерни со сколотым зубом вырастает в области

кратных 𝑓𝑧 частот (214 Гц, 428 Гц, 642 Гц, 856 Гц). При этом, для случая сломан

ного зуба уровни дискретных составляющих линейного ускорения x существен

но ниже в области кратных 𝑓𝑧 частот, чем для случая шестерни со сколотым

зубом. С другой стороны, глубина модуляции процесса в зоне гармоники зубцо

вой частоты существенно возросла (рис. 79). Таким образом, отчетливо видна

парадоксальность поведения спектральных характеристик для различном раз

мере дефекта зуба, которая была описана ранее.

Как отмечалось ранее, наличие локального дефекта приводит к измене

нию функции жесткости зацепления колес.В свою очередь, изменение жестко

сти приводит к изменению силы в пятне контакта колес и, таким образом, к

изменению углового ускорения колеса. Причем, локальный дефект приводит к

изменению величины компоненты частоты прокатывания колеса.

Развитие локального дефекта (от скола до поломки) приводит к увеличе

нию амплитуды первой гармоники углового ускорения 𝐴𝜙 в силу увеличения

“глубины” уменьшения жесткости зацепления. Так, при частоте вращения вход

ного колеса 12 Гц

𝐴𝜙
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 = 7, 6 рад/с2;𝐴𝜙

𝐶ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑 = 10, 7 рад/с2;𝐴𝜙
𝐵𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 = 22, 9 рад/с2; (51)

где 𝐴𝜙
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 – шестерня с нормальным зубом, 𝐴𝜙

𝐶ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑 – шестерня со сколотым

зубом, 𝐴𝜙
𝐵𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 – шестерня со сломанным зубом.

Таким образом, при развитии дефекта происходит монотонный рост значения

амплитуды 𝐴𝜙. Более того, такая тенденция сохраняется для других частот

вращения входного вала редуктора (рис. 80).

При увеличении частоты вращения валов редуктора амплитуда первой гар

моники частоты вращения входного вала в угловом ускорении также возрастает.

Более того, на исследуемом участке частот вращения входного вала редуктора

(от 8 до 18 Гц) значение первой гармоники частоты вращения входного вала при

нормальном зубе имеет близкую к прямой зависимость от частоты вращения.
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Рис. 80. Значения амплитуды первой гармоники частоты вращения входного

колеса в угловом ускорении для различных локальных дефектов. “Broken” –

шестерня со сломанным зубом, “Chipped” – шестерня со сколотым зубом,

“Normal” – шестерня без дефекта, 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 – график линейной функции меж

ду крайними значениями частоты вращения

Причем, значения первой гармоники не превосходят соответствующие значения

ограничивающей прямой 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 (𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛) от частоты вращения 𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛 входного

вала (“черная линия” рис. 80)

𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 (𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛) = 𝑘𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 · 𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛 + 𝑏𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙, (52)

где 𝑘𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 – коэффициент наклона ограничивающей прямой, 𝑏𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 – постоян

ное смещение ограничивающей прямой.

Для экспериментального случая

𝑘𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 = 1, 3898, 𝑏𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 = −7, 9864. (53)

В свою очередь, все значения первой гармоники для каждой частоты вра

щения каждого дефектного случая превышают значения ограничивающей пря

мой 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 (𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛). Кроме того, значения для обоих дефектных случаев так

же как и для нормального значения имеют близкую к прямой зависимость от

частоты вращения. Таким образом, в качестве диагностического критерия для

обнаружения локального дефекта в ведущем зубчатом колесе редуктора 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑐ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑
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принята функция

𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑐ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑 = 𝑘𝑏𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟 · 𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛 + 𝑏𝑏𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟,

𝑘𝑏𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟 = 𝑘𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙, 𝑏𝑏𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟 = 𝑏𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 + 𝑏𝑐ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑𝑠ℎ𝑖𝑓𝑡 .
(54)

где 𝑘𝑏𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟 – коэффициент наклона функции критерия, 𝑏𝑏𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟 – постоянное сме

щение функции критерия, 𝑏𝑐ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑𝑠ℎ𝑖𝑓𝑡 – постоянное смещение функции критерия

относительно ограничивающей прямой 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 (𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛).

Для экспериментального случая

𝑏𝑐ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑𝑠ℎ𝑖𝑓𝑡 = 0, 5. (55)

Разница значений амплитуды “сколотого” колеса и значением критерия

𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑐ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑 для различных частот вращения колеблется между 1 и 3,2 рад/𝑐2. В

свою очередь, разница значений “сломанного” колеса и значений критерия 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑐ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑

для различных частот вращения колеблется между 10,6 и 14,3 рад/𝑐2 (рис. 81).

Таким же образом возможно получить критерий обнаружения сломанного зуба.

Рис. 81. Значения амплитуды первой гармоники частоты вращения входного

колеса в угловом ускорении для различных локальных дефектов. “Broken” –

шестерня со сломанным зубом, “Chipped” – шестерня со сколотым зубом,

“Normal” – шестерня без дефекта, 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑐ℎ𝑖𝑝𝑝𝑒𝑑 – график функции обнаружения ско

лотого зуба при различных частотах вращения

Соответственно, в качестве диагностического критерия обнаружения сломанно
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го зуба в ведущем колесе редуктора 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 принята функция

𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 = 𝑘𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 · 𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛 + 𝑏𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛,

𝑘𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 = 𝑘𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙, 𝑏𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 = 𝑏𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 + 𝑏𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛𝑠ℎ𝑖𝑓𝑡 .
(56)

где 𝑘𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 – коэффициент наклона функции критерия, 𝑏𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 – постоянное сме

щение функции критерия, 𝑏𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛𝑠ℎ𝑖𝑓𝑡 – постоянное смещение функции критерия

относительно ограничивающей прямой 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 (𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛).

Для экспериментального случая

𝑏𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛𝑠ℎ𝑖𝑓𝑡 = 11. (57)

Разница значений “сломанного” зуба колеса и значений критерия 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛

для различных частот вращения колеблется между 0,06 и 3,82 рад/𝑐2 (рис. 82).

Рис. 82. Значения амплитуды первой гармоники частоты вращения входного

колеса в угловом ускорении для различных локальных дефектов. “Broken” –

шестерня со сломанным зубом, “Chipped” – шестерня со сколотым зубом,

“Normal” – шестерня без дефекта, 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 – график функции обнаружения сло

манного зуба при различных частотах вращения

Стоит отметить, что колебания разницы значений “сломанного” зуба ко

леса и значений критерия 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑏𝑟𝑜𝑘𝑒𝑛 cущественные и на практике могут приводит

к “ложной” индикации “сломанного” зуба. С другой стороны, как отмечалось

ранее, развитие локального дефекта имеет стремительных характер, а поломка

зуба может приводит к фатальным для механизма последствиям.
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Обобщая экспериментальные результаты обнаружения локального дефек

та в зубчатой передаче, предложена соответствующая методика обнаружения

локальных дефектов в редукторах. Методика заключена в следующих шагах

1) Закрепить на валу диагностируемого редуктора предложенный беспровод

ной датчик.

2) Выполнить серию измерений ускорений для различных (на диагностиру

емом диапазоне) частот вращения вала с нормальными (бездефектными)

зубчатыми колесами.

3) Определить значения амплитуды первой гармоники частоты вращения

исследуемого колеса.

4) Определить параметры ограничивающей прямой 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝑁𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙 (𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛) таким

образом, чтобы все значения найденных амплитуд располагались ниже

данной прямой.

5) Задать постоянное смещение для найденной ограничивающей прямой для

предотвращения “ложного срабатывания” метода обнаружения локально

го дефекта, получив, таким образом, функцию критерия обнаружения

локального дефекта 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝐵𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟 (𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛).

6) Сравнить значение амплитуды первой гармоники частоты вращения “ра

бочего” исследуемого колеса со значением функции критерия 𝐿𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛
𝐵𝑜𝑟𝑑𝑒𝑟 (𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛)

для текущей частоты вращения 𝑓𝑝𝑖𝑛𝑖𝑜𝑛. Превышение порогового значения

означает наличие локального дефекта исследуемого зубчатого колеса.

Таким образом, применение предложенной методики к обнаружению ло

кального дефекта экспериментальной зубчатой передачи типа “скол зуба” не

требует специальных методов обработки сигналов, в отличие от традиционных

методов измерений, которые требуют специальных методов обработки (как от

мечалось выше).
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С другой стороны, применение к угловому ускорению широко распростра

нённого подхода при диагностике зубчатых передач – оценка параметров ком

понент полигармонических и квазиполигармонических моделей – также может

быть эффективным. Для отслеживания параметров компонент в реальном вре

мени может быть весьма эффективен новый метод –метод Prism. Так, в соот

ветствии с описанными в предыдущей главе потенциальными возможностями

метода для оценки отслеживания частот и амплитуд компонент в реальном вре

мени, модификация метода Prism (RST-трекинг) была применена к сигналам

углового ускорения для поиска диагностического критерия дефекта зубчатой

передачи [69].

В результате экспериментального применения RST-трекинга для отслежи

вания параметров первых 8-ми кратных гармоник частоты вращения ведущего

зубчатого колеса экспериментального редуктора было выявлено, что 4-я гар

моника подвержена наибольшему изменению под действием различных локаль

ных дефектов экспериментального редуктора. Более того, характер поведения

амплитуды 4-й гармоники 𝐴4 (𝑡) имеет модулированный характер. В связи с

этим, многоэтапная схема обработки RST-трекинга была применена во времен

ной области к амплитуде 4-й гармоники 𝐴4 (𝑡) для извлечения изменяющейся

во времени ее синусоидальных параметров (частоты 𝑓𝐴4 (𝑡) и амплитуды 𝐴𝐴4 (𝑡)

колебаний). В результате, были получены временные ряды 𝑓𝐴4 (𝑡) (рис. 83) и

𝐴𝐴4 (𝑡) (рис. 84). Частота модуляции 𝑓𝐴4 (𝑡) для случая целого диска колеблется

между 0, 45 Гц и 0, 65 Гц. Напротив, частоты, связанные со случаями сколотого

и сломанного зуба, более устойчивы и колеблются около 0, 525 Гц и 0, 625 Гц,

соответственно.

Амплитуды модуляции 𝐴𝐴4 (𝑡) 4-й гармоники для различных случаев по

вреждения зубьев зубчатой передачи не содержат существенных колебаний, хо

тя имеют некоторую степень случайного дрейфа (рис. 84). Тем не менее, от

четливо видны различия между тремя случаями: для случая целого редукто

ра среднее значение амплитуды 𝐴𝐴4 (𝑡) около 2, 5 рад/𝑐2; для сколотого зуба
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Рис. 83. Частота модуляции 4-х гармо

нических данных с ошибками переда

чи. Постоянная скорость вращения ро

тора 12 Гц (рисунок из [69])

Рис. 84. Амплитуда модуляции 4-х гар

монических данных с ошибками пере

дачи. Постоянная скорость вращения

ротора 12 Гц (рисунок из [69])

среднее значение амплитуды 𝐴𝐴4 (𝑡) приблизительно 10 рад/𝑐2; а для случая

сломанного зуба среднее значение амплитуды 𝐴𝐴4 (𝑡) около 22, 5 рад/𝑐2. Таким

образом, параметр 𝐴𝐴4 (𝑡) может служить диагностическим признаком поломки

зуба зубчатого колеса.
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ОСНОВНЫЕ РЕЗУЛЬТАТЫ И ВЫВОДЫ ПО ГЛАВЕ 5

Предложены методика и два критерия обнаружения локального дефекта

ведущего колеса зубчатой передачи по сигналам углового ускорения. Методика

основана на оценке амплитуды первой гармоники частоты вращения ведущего

колеса в угловом ускорении выходного вала передачи (редуктора). В свою оче

редь, критерий обнаружения основан на превышении порогового значения ли

нейной функции от частоты вращения. Выполнена экспериментальная оценка

применения предложенных методики и критериев на одноступенчатом редук

торе с коническими зубчатыми колесами, ведущее колесо которого содержало

различные локальные дефекты.

Анализ применения показал, что предложенные методика и критерии поз

воляют обнаруживать локальные дефекты в редукторе.

Описана модификация метода Prism – RST-трекинг – для одновременного

отслеживания параметров (амплитуды, частоты и фазы) нескольких спектраль

ных компонент углового ускорения в реальном времени. RST-трекинг применен

к сигналам углового ускорения при различных локальных дефектах ведущего

зубчатого колеса редуктора.

Анализ применения RST-трекинга к сигналам углового ускорения пока

зал, что предложенные метод и критерий позволяют обнаруживать локальные

дефекты в редукторе.
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ

По итогам диссертационной работы соискателем получены следующие ос

новные результаты и выводы:

1) Разработана модель получения информации непосредственно с вращаю

щегося вала исполнительного механизма, которая использует мгновенные

ускорения закрепленных на вращающемся валу нескольких взаимно-ори

ентированных акселерометров. Разработанная модель датчика позволяет

определить линейные и угловое ускорение вращающегося вала с учетом

его мгновенного угла поворота.

2) Разработан новый метод обработки информации и предложен критерий

декомпозиции измеренных ускорений, основанные на разработанной ма

тематической модели получения информации, позволяющие декомпозиро

вать измеренные ускорения на угловое и линейные составляющие, а также

декомпозировать линейные ускорения на ортогональные оси в поперечном

сечении вала. Апробация разработанного метода и предложенного кри

терия показала, что разработанный метод обработки информации мало

чувствителен к шуму.

3) Разработан новый метод обработки информации и предложен критерий

обнаружения дефекта в подшипнике качения из декомпозированного уг

лового ускорения вала, основанный на оценке значения суммы амплитуд

спектральных компонент декомпозированного углового ускорения в обла

сти одной из крутильных частот вала. Основываясь на экспериментальной

оценке применения, метод и критерий позволяют обнаруживать такие де

фекты как: дефект тела качения, внутреннего и внешнего кольца, а также

одновременное сочетание дефектов тела качения и колец.

4) Разработано алгоритмическое обеспечение для обработки информации, ос

нованное на методе огибающей в области каждой собственной частоты
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механизма, и предложен критерий локализации дефектов в подшипнике

качения по сигналам декомпозированных линейных ускорений, соответ

ственно. Предложен критерий локализации, основанный на комбинации

двух критериев. Первый критерий основан на превышении порогового зна

чения суммы амплитуд характерных частот дефекта тел качения для каж

дой собственной частоты и позволяет обнаруживать дефект тел качения.

Второй критерий основан на оценке значения натурального логарифма

отношения суммы значений, связанных с амплитудами характерных ча

стот внешнего и внутреннего колец подшипника для каждой собственной

частоты, и позволяет локализовать дефекты колец подшипника.

5) Разработан новый метод обработки информации и предложен критерий

обнаружения локального дефекта ведущего колеса зубчатой передачи ти

па “скол” и “поломка” зуба по сигналам декомпозированного углового

ускорения, основанные на оценке амплитуды первой гармоники частоты

вращения ведущего колеса в декомпозированном угловом ускорении вы

ходного вала передачи и на превышении порогового значения линейной

функции от частоты вращения.

6) Результаты диссертационной работы были внедрены в деятельности ЗАО

“Завод Минплита”, г. Челябинск.
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142. Brüel & Kjær, Denmark. –– Vibration Measurement and Analysis, Lecture

Note BA 7676-12 [Text], 1998.

143. Vishnu, C.R. Reliability Based Maintenance Strategy Selection in Process

Plants: A Case Study [Text] / C.R. Vishnu, V. Regikumar // Procedia

Technology. –– 2016. –– Vol. 25. –– P. 1080 – 1087.

144. Wan, Shuting. The FERgram: A rolling bearing compound fault diagnosis

based on maximal overlap discrete wavelet packet transform and fault energy ratio

[Text] / Shuting Wan, Bo Peng // Journal of Mechanical Science and Technology.

–– 2019. –– Jan. –– Vol. 33, no. 1. –– P. 157–172.

145. Wang, Dong. A new blind fault component separation algorithm for a

singlechannel mechanical signal mixture [Text] / Dong Wang, Peter W. Tse //

Journal of Sound and Vibration. –– 2012. –– Vol. 331, no. 22. –– P. 4956 – 4970.

146. Wang, Dong. An enhanced Kurtogram method for fault diagnosis of rolling

element bearings [Text] / Dong Wang, Peter W. Tse, Kwok Leung Tsui //

Mechanical Systems and Signal Processing. –– 2013. –– Vol. 35, no. 1. –– P.

176–199.

147. Wang, Jingjing. A Fiber Bragg Grating Based Torsional Vibration Sensor for

Rotating Machinery [Text] / Jingjing Wang, Li Wei, Ruiya Li // Sensors. ––

2018. –– Vol. 18, no. 8.

148. Wei, Yu. A Review of Early Fault Diagnosis Approaches and Their Applications

in Rotating Machinery [Text] / Yu Wei, Yuqing Li, Minqiang Xu // Entropy. ––

2019. –– Vol. 21, no. 4. –– P. 409.

149. Wu, Siyan. Simulation of spur gear dynamics and estimation of fault growth

[Text] / Siyan Wu, Ming J. Zuo, Anand Parey // Journal of Sound and Vibration.

–– 2008. –– Vol. 317, no. 3. –– P. 608 – 624.

150. Xiang, Ling. Torsional vibration measurements on rotating shaft system using

laser doppler vibrometer [Text] / Ling Xiang, Shixi Yang, Chunbiao Gan //

Optics and Lasers in Engineering. –– 2012. –– Vol. 50, no. 11. –– P. 1596 – 1601.

151. Yan, R. Hilbert-Huang Transform-Based Vibration Signal Analysis for Machine



153

Health Monitoring [Text] / R. Yan, R. X. Gao // IEEE Transactions on

Instrumentation and Measurement. –– 2006. –– Dec. –– Vol. 55, no. 6. –– P.

2320– 2329.

152. Zabinski, T. Condition monitoring in Industry 4.0 production systems – the

idea of computational intelligence methods application [Text] / T. Zabinski, T.

Maczkazka, J. Kluska // Procedia CIRP. –– 2019. –– Vol. 79. –– P. 63 – 67. ––

12th CIRP Conference on Intelligent Computation in Manufacturing Engineering,

18-20 July 2018, Gulf of Naples, Italy.

153. Zhang, Hongjuan. A fast blind source separation algorithm based on the

temporal structure of signals [Text] / Hongjuan Zhang, Guinan Wang, Pingmei

Cai // Neurocomputing. –– 2014. –– Vol. 139. –– P. 261 – 271.

154. Zhang, Xinghui. A New Improved Kurtogram and Its Application to Bearing

Fault Diagnosis [Text] / Xinghui Zhang, Jianshe Kang, Lei Xiao // Shock and

Vibration. –– 2015. –– Vol. 2015, no. 385412. –– P. 22.

155. Zhao, Hao. A Novel Angular Acceleration Sensor Based on the Electromagnetic

Induction Principle and Investigation of Its Calibration Tests [Text] / Hao Zhao,

Hao Feng // Sensors. –– 2013. –– Vol. 13, no. 8. –– P. 10370–10385.

156. Zhou, Jing. Fault detection of rolling bearing based on FFT and classification

[Text] / Jing Zhou, Yong Qin, Linlin Kou // Journal of Advanced Mechanical

Design, Systems, and Manufacturing. –– 2015. –– Vol. 9, no. 5. –– P.

JAMDSM0056.



154

ПРИЛОЖЕНИЕ А. Акт о внедрении результатов диссертационного

исследования



155

ПРИЛОЖЕНИЕ Б. Патент на полезную модель №142934



156


