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водящих к нежелательному образованию систем 
с избыточными фрикционными связями. 
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Autofrictional Vibrations in Systems with Redundant Frictional Links of Papermaking Machines 

The paper discusses possible causes of autofrictional vibrations occurrence in papermaking machine constructions, excited by impulse effects 
which are diagnostic features of the presence of defects, leading to undesirable formation of systems with redundant frictional links. 
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О МЕТОДАХ ПРОГНОЗИРОВАНИЯ ВИБРАЦИОННОГО СОСТОЯНИЯ  
БУМАГОДЕЛАТЕЛЬНЫХ МАШИН ПРИ ПЛАНИРУЕМОМ УВЕЛИЧЕНИИ  
ИХ СКОРОСТИ 

 
Обосновывается необходимость прогнозирования вибрационного состояния бумагоделательных машин с целью повышения эффек-

тивности их работы при модернизации, обсуждаются методы прогнозирования, апробированные на бумагоделательных машинах раз-
личного назначения. 
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 настоящее время многие предприятия ЦБП 
с целью повышения эффективности работы 
модернизируют бумагоделательные машины 

(далее БМ), как правило, с увеличением скорости их 
работы. При решении задач модернизации БМ воз-
никает необходимость прогнозирования и оценки 
вибрационного состояния БМ при планируемом уве-
личении ее скорости [1]. 

С увеличением скорости БМ возрастают динами-
ческие нагрузки на конструкции БМ пропорциональ-
но квадрату увеличения скорости. Частоты вращения 
валов приближаются к собственным частотам коле-
баний конструкций. Оба этих фактора во взаимодей-
ствии вызывают многократное увеличение парамет-
ров вибрации, нередко до величин, опасных или не-
желательных при эксплуатации БМ. Повышенная 
вибрация БМ не только понижает несущую способ-
ность конструкций, но зачастую оказывает отрица-
тельное влияние на качественные показатели бумаж-
ного полотна.  

БМ – многороторные агрегаты. Основная и наибо-
лее очевидная причина вибрации конструкций БМ – 
валы и цилиндры. Конструкции БМ имеют различные 
виды вибрации: вынужденную – при силовом воздей-
ствии центробежных сил инерции неуравновешенных 
масс валов; вынужденную – при кинематическом воз-
действии при волнистости и огранке рабочей поверх-
ности, при статическом прогибе валов, при неравно-
мерной толщине сукон и бумаги; параметрическую – 
из-за неравномерной жесткости сукна вследствие его 
некачественной промывки; самовозбуждающуюся, 
возникающую в зоне контакта валов при трении каче-
ния в прессах, каландрах, накатах. 

Причины и закономерности каждого вида вибра-
ции имеют характерные отличия. Прогнозирование 
виброактивности БМ по каждому виду вибрации 
производится независимо. С увеличением скорости 
БМ параметры вибрации конструкций изменяются. 
Причем изменение этих параметров непропорцио-
нально изменению скорости. При некоторых услови-
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ях увеличение скорости БМ сопровождается сниже-
нием параметров вибрации. Например, при действии 
центробежных сил инерции неуравновешенных масс 
вала, вращающегося со скоростью ω, амплитуда виб-
роперемещений Sa и угол сдвига фаз β определяются 
по формулам [2]: 
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где η – частотное отношение или отношение частоты 
возбуждающих колебаний сил f к собственной часто-

те колебаний вала f0, 
0

;f
f

η =  e – удельный дисбаланс  

или  расстояние  от  центра масс вала  до оси враще-
ния; æр – коэффициент динамического усиления  
колебаний при резонансе, когда f = f0 и η = 1. 

Зависимость амплитуд виброперемещений и уг-
лов сдвига фаз от частоты вращения вала (амплитуд-
но-частотная и фазочастотная характеристики конст-
рукции) представлены на рис. 1. 
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Рис. 1. Амплитудно-частотная (а) и фазочастотная (б)  
характеристики вала 

Вынужденные колебания с частотой ω, меньшей 
собственной частоты ω0 (η < 1,0), называются дорезо-
нансными, а вал – жестким. Угол сдвига фаз дорезо-
нансных колебаний меньше 90°. При ω > ω0 (η > 1,0) 
вынужденные колебания называются зарезонансны-
ми, а вал – гибким. Угол сдвига фаз такого вала на-
ходится в интервале 90...180°. Для большинства гиб-
ких валов этот угол около 180°, т. е. они колеблются 

в противофазе относительно вектора возбуждающих 
колебания сил. Колебания с частотным отношением 
0,7 ≤ η ≤ 1,3 называются околорезонансными. 

При увеличении скорости машины параметры 
вибрации жестких конструкций возрастают, достигая 
максимального значения при резонансе, параметры 
вибрации гибких конструкций уменьшаются. 

Амплитуда центробежных сил инерции неуравно-
вешенных масс валов определяется по формуле [2] 
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где m – масса вала, кг; f – частота вращения вала, 
об/с; f0 – собственная частота колебаний вала (кри-
тическая частота), Гц; е – удельный дисбаланс вала 
(расстояние от оси вращения до центра масс неде-
формируемого вала), м; æр – коэффициент динамиче-
ского усиления колебаний вала при резонансе,  
æр ≈ 20…25. 

При увеличении скорости машины с V1 до V2, 
а следовательно, при увеличении частоты вращения 
вала с f1 до f2 об/с, при неизменном удельном дисба-
лансе е амплитуды центробежных сил инерции уве-
личиваются в Kп раз: 
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Например, коэффициент увеличения центробеж-
ных сил инерции вала диаметром 240 мм при увели-
чении скорости БМ с 334 м/мин (f1 = 6,3 об/с) до ско-
рости 600 м/мин (f2 = 11 об/с), имеющего собствен-
ную частоту колебаний f0 = 15 Гц, æр = 20, равен 
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При увеличении центробежных сил инерции про-
порционально возрастают динамические нагрузки на 
конструкцию вала и подшипниковые опоры. Про-
порционально динамическим нагрузкам увеличива-
ются амплитуды виброперемещений подшипнико-
вых опор на оборотной частоте, определяемые по 
формуле 
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где Sа1,2 – амплитуды виброперемещений при часто-
те, соответственно, f1 и f2; α – коэффициент пропор-
циональности.  
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Отношение амплитуд виброперемещений Sа2 / Sа1 
дает коэффициент увеличения амплитуд вибропере-
мещений, определяемых по формуле (1). 

Известно, что CКЗ виброскорости Vе связано 
с амплитудой виброперемещений Sа при гармониче-
ских колебаниях зависимостью Vе = 4,44 f Sа. После 
подстановки ее в (1) получим следующий коэффици-
ент увеличения CКЗ виброскорости опор при увели-
чении частоты вращения вала: 
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Валы прессов, каландров, суперкаландров, нака-
тов БМ в отличие от одиночных валов кроме вынуж-
денных колебаний от центробежных сил инерции 
совершают вынужденные колебания при кинемати-
ческом возбуждении, параметрические, автофрикци-
онные и самовозбуждающиеся колебания. 

Прогнозирование вибрации валов  от центробеж-
ных сил инерции неуравновешенных масс произво-
дится подобно прогнозированию вибрации одиноч-
ных валов. Вибрацию при кинематическом и пара-
метрическом возбуждении сложно разделить. Она 
возбуждается от одних физических источников 
и имеет одни частоты, например, вибрация из-за не-
равномерности толщины и упругих свойств сукна. 
Прогнозирование этой вибрации производится 
в предположении только кинематического возбуж-
дения по закону 

0 0 cos( ),i a ix S i tδ= ω  

где Sа0i – амплитуда i-й гармоники кинематического 
возбуждения; ωδ – базовая угловая частота, напри-
мер, частота  вращения  вала  в батарее или частота 
пробега сукна; i – номер гармоники, i = 1, 2, 3, …, n. 

Амплитуда виброперемещений вала в этом слу-
чае определяется по формуле 
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При ωδ = ω0 возбуждается резонансная, а при iωδ = 
= ω0 – суперрезонансная вибрация на частотах, рав-
ных базовой частоте, умноженной на целое число i. 

При увеличении скорости БМ каждая гармониче-
ская составляющая изменяется по зависимости (2), 
график которой показан на рис. 2. Интенсивность же 
колебаний при увеличении скорости БМ изменяется 
не монотонно, при резонансе и суперрезонансах рез-
ко возрастает, а между ними падает. Таким образом, 
при увеличении скорости БМ интенсивность вибра-
ции в некоторых диапазонах скоростей БМ возраста-
ет, в других – падает. При прогнозировании вибра-
ционного состояния валов в батареях при кинемати-
ческом и параметрическом возбуждении выявляют 

режимы работы БМ, при которых возможны резо-
нансы и суперрезонансы. 

 
 Sa

Sa0

ωω0  
Рис. 2. Амплитудно-частотная характеристика  
при кинематическом возбуждении вибрации 

Распределенная жесткость С0 в контакте сопря-
гаемых валов не является постоянной, а имеет пе-
риодически изменяющуюся часть из-за неоднород-
ности сукна и обрезиновки, например, прессовых 
частей, т. е. 

0 0const 0
1

cos( ),
k

i j i
i

С С C i t
=

= + Δ ω + β∑  

где С0const  – постоянная составляющая жесткости; 
ΔС0i  – амплитуда i-й гармоники переменной состав-
ляющей жесткости; ωj – основная круговая частота 
переменной составляющей жесткости; βi – угол 
сдвига фаз. 

Периодически изменяющаяся жесткость С0 явля-
ется источником параметрической вибрации валов 
с частотами, равными и кратными частотам измене-
ния жесткости, которые, в свою очередь, равны 
и кратны частотам вращения валов и пробега сукон. 

Интенсивность автофрикционной и самовозбуж-
дающейся вибрации прямо не зависит от скорости 
БМ, а определяется условиями и техническим со-
стоянием батарейных конструкций БМ. Прогнозиро-
вание этой вибрации при увеличении скорости БМ 
невозможно, но ее можно диагностировать. 

Прогнозирование и оценка вибрационного со-
стояния БМ позволит заблаговременно принять те 
или иные технические решения по виброзащите БМ. 

Рассмотренные методы прогнозирования вибра-
ционного состояния БМ апробированы на десятках 
БМ различного назначения, работающих со скоро-
стью от 60 до 1000 м/мин. Комплексная детальная 
проверка этих методов произведена на БМ № 3 
Краснокамской бумажной фабрики «Гознак». 
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Methods of Forecasting the Vibration State of Papermaking Machines at Their Speed Planned Increase 

The paper substantiates the need to forecast the vibration state of papermaking machines in order to improve their performance when upgrad-
ing. Forecasting methods tested at dozens of various-purpose papermaking machines are discussed. 
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ПРИМЕНЕНИЕ ДИАГНОСТИЧЕСКИХ ГРАФОВ ТЕХНИЧЕСКОГО СОСТОЯНИЯ  
ПРИ ОПРЕДЕЛЕНИИ РЕСУРСА НАРАБОТКИ И ВОССТАНОВЛЕНИЯ  
ЭЛЕМЕНТОВ ОБОРУДОВАНИЯ 

 
Диагностическими графами технического состояния оборудования определяются уровни работоспособного состояния «допусти-

мо», «неудовлетворительно» и «предотказно». Диагностическое определение ресурса наработки для состояния «неудовлетворительно» 
и вывод оборудования  на ремонт при неудовлетворительном состоянии снижают вероятность отказов в режиме обслуживания обо-
рудования по состоянию. 

 
Ключевые слова: диагностический граф, кортеж диагноза, ресурс, наработка, маршрут. 
 
 

нтенсивности перехода из одного техниче-
ского состояния (ТС) в другое для ориенти-
рованных стрелок элементов (сборочных 

единиц, механизмов, простейших машин) λi опреде-
ляются методами теории надежности или экспери-
ментально [1]. Например, переход элемента из ТС v0 
в v1 происходит, когда ухудшается ТС узла 1 до 
оценки vi ∉ [v] (рис. 1). 

Известно [2, 3], что время безотказной работы уз-
лов, ТС которых зависит от износа, определяется 
экспоненциальным законом надежности. Интенсив-
ности λi графа G(V, Λ ) постоянны, если они являют-
ся функциями факторов экспоненциального закона. 

Для элементов, состоящих из диагностируемых 
узлов, интенсивность изменения λ определяется как 
сумма интенсивностей изменений ТС узлов [4]: 

1
,

n

i
i=

λ = λ∑  (1) 

где λi – интенсивность перехода i-го узла из ТС «до-
пустимо» [V] в ТС «неудовлетворительно» VH. 

Календарная продолжительность эксплуатации 
элемента между вершинами диагностических графов 

(ДГ) определяется интенсивностью перемещения λ 
из одного уровня работоспособного ТС в другой. 
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Рис. 1. Диагностический граф G(V, Λ) изменения техниче-
ского состояния элемента: [V], VН, VП – подмножества, 
соответственно, вершин допустимых, неудовлетворитель-
ных, предотказных ТС 
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