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Одним из важнейших показателей технического состояния дизелей являются уровень 
и характер изменения параметров вибраций, как наиболее чувствительных к различным от­
клонениям технического состояния от нормы.

В статье рассматриваются методы оценки виброактивности двигателя, порождаемой 
газодинамическими и механическими факторами.

Рассмотрена возможность использования методов теории подобия и анализа размер­
ностей при разработке новых и усовершенствовании уже имеющихся методов вибродиагно­
стирования двигателей внутреннего сгорания (ДВС), что существенно повышает информа­
тивность процесса вибродиагностирования ДВС. Полученные критерии позволяют модели­
ровать и исследовать влияние газодинамических процессов при сгорании топлива на 
уровень вибрации ДВС, учитывать влияние перекладки поршня на виброактивность дизеля 
и зависимость виброскорости от плотности материала и проводить замеры виброскорости 
на поверхности блока цилиндров.

Предложенные авторами методы положены в основу методики определения виброак­
тивности дизелей, адекватной сложности указанного процесса и возможности виброизмери- 
тельной аппаратуры.
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В ведени е. Развитие м инерально-сы рьевого комплекса, в частности  разведка и добыча, 
неразры вно связано с энергетическим  обеспечением  в условиях плохо развитой инф ра­
структуры  районов. Это приводит к необходим ости использования автономны х энергети­
ческих систем, которы м и являю тся дизель-генераторы .

Э нергетическая доктрина России предлагает инновационны й сценарий развития, в р е ­
зультате реализации  которого Россия долж на сы грать клю чевую  роль в мировой энергети­
ке, а такж е восстановить звание сильного, независим ого и новаторского государства, преж ­
де всего в области неф тегазодобы чи [4, 5].

В связи с этим  зам еститель директора по науке И нститута экономики и организации 
промы ш ленного производства СО Р А Н  член-корреспондент Р А Н  В .И .С услов утверж дает, 
что, для того чтобы  определить политику стим улирования инновационного развития, необ­
ходим о научиться однозначно и прозрачно измерять уровень инновационности, высоко- 
технологичности  продукции, технологий, предприятий.

О днако эта задача мож ет быть вы полнена в полной мере только в том случае, если будет 
разработана методика оценки энергоэкологической эффективности, научно-технического 
уровня, качества и конкурентоспособности нефтегазодобы ваю щ его оборудования.

О тказоустойчивость дизель-генераторов в больш инстве случаев связана с надеж но­
стью  дизельного двигателя. С воевременная диагностика и рем онт сущ ественно повы ш ает 
надеж ность двигателей  внутреннего сгорания [1, 7].

О дним  из важ нейш их показателей технического состояния дизелей  являю тся уровень 
и характер изм енения парам етров вибраций, как наиболее чувствительны х к различны м  
отклонениям  технического состояния от нормы  [3, 11].
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И зм енения в рабочем  п роцессе дизелей  достаточно точно отраж аю тся н а виброаку- 
стических характери сти ках  ДВС. П оэтом у вибрация является не только  источником  п о ­
вреж дения дизелей  и другого  оборудования, но и средством  оценки  его технического  со­
стояния [1, 6].

В еличина и характер вибрации  двигателя зависят как от числа, величины , характера, 
м еста и способа прилож ения возм ущ аю щ их сил, так и от свойств порш невой маш ины  как 
колебательной системы  [8, 10].

И звестно, что основны ми источниками вибраций в дизелях  являю тся цилиндропорш ­
невая группа; процесс горения топлива; сочленения и контакты  подвиж ны х деталей; топ ­
ливная аппаратура; м еханизм  газораспределения; зубчаты е передачи; система воздухо- 
снабжения; систем а газовы пуска; неуравновеш енность движ ущ ихся деталей; крутильны е 
колебания [12, 14].

Д ля исследования вибраций дизелей  мож но эф ф ективно использовать методы  теории 
подобия и разм ерностей  [1, 13]. Э м пирические законом ерности, установленны е с их  пом о­
щ ью , позволяю т абстрагироваться от излиш не детализированной  инф орм ации и с очень 
хорош ей точностью  воспроизводятся н а опыте [9, 15].

Н а  основании анализа системы  диф ф еренциальны х уравнений  и краевы х условий, 
описы ваю щ их исследуем ое явление, находятся связи меж ду отдельны ми группами вели­
чин, затем  они соединяю тся в ком плексы  определенного вида. Э ти комплексы , являясь 
ком бинациям и величин, которы е сущ ественны  для изучаем ы х процессов, представляю т 
собой обобщ енны е перем енны е (критерии подобия и симплексы).

С оставление конкретны х вы раж ений критериев подобия основы вается н а вы полнении 
следую щ их правил [5].

1. П реобразовать все перем енны е к безразм ерному виду, вы брав соответствую щ ие 
м асш табы  (м нож ители пересчета) или, задаваясь каким-либо характерны м  значением  п е­
рем енной, разделить каж дую  перем енную  н а это ее характерное значение.

2. Разделить все уравнения н а величину одного из коэф ф ициентов уравнения, чтобы  
каж ды й его член сделать безразм ерны м (вторичное приведение).

Т еория разм ерностей  используется, если вы вести  уравнения, отраж аю щ ие с достаточ­
ной полнотой исследуем ое явление, не удается [5]. В этом случае исследование приходится 
строить н а основе менее конкретны х соотнош ений, используя результаты  эксперим енталь­
ны х исследований. Н а  основе этих исследований определяю тся величины , сущ ественны е 
для исследуем ого процесса.

М етод анализа разм ерностей  (теория разм ерностей) -  м атематический метод опреде­
ления вида формул, вы раж аю щ их зависимость меж ду ф изическими величинам и в изучае­
мы х явлениях, основан н а рассм отрении  разм ерностей  этих величин [5, 6].

П редставленны е в работе исследования направлены  н а устранение этих  пробелов, на 
основе более полного описания вибрационны х процессов с помощ ью  методов теории п о­
добия и анализа размерностей.

Рассм отрим  построение безразм ерного ком плекса прим енительно к втулкам  и блоку 
цилиндров, вибрационное состояние которы х в значительной  степени характеризует коле­
бательны е процессы  дизеля в целом  [1, 5].

К р и т е р и й  д л я  о ц ен к и  у р о в н я  в и б р а ц и й  в т у л о к  и б л о к о в  ц и л и н д р о в , п о р о ж д ае­
м ы х  п р о ц ессам и  с го р а н и я  т о п л и в а . И звестно, что определить парам етры  вибраций  вту­
лок цилиндров мож но н а основе уравнений  динам ики оболочек [1].

Рассмотрев задачу о вы нуж денны х поперечны х колебаниях ш арнирно оперты х по 
контуру оболочек при действии  произвольной нагрузки р , м ож но получить известны е урав­
нения вы нуж денны х колебаний, которы е им ею т вид [5]
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где V 2V 2 -  бигарм онический оператор Л апласа, V 2 =
8 2 8 2

V 2 =
1 8 2

+
1 8 2

k2 8  x 2 k1 8  y8 x 2 8 y 2

k1, k2 -  главны е радиусы  кривизны  оболочки; p  = p  (x ,y)sin  (9 -1) -  внеш нее воздействие на 
оболочку; D czvt -  цилиндрическая ж есткость втулки цилиндра; i  -  виброперем ещ ение; ф -  

ф ункция напряж ений; р -  плотность материала; h -  толщ ина втулки; E  -  модуль упругости; 
9 -  частота вы нуж денны х колебаний, равная частоте возм ущ аю щ ей нагрузки; t -  время. 

П ерепиш ем  систему (1) в виде

8x 4

8 4ф

1 8  4£ + 2 D czvt8 4i

8x 28у2
+
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+

8 4ф k 28 2^ +  = 0
(2)

cx2

В аж но зам етить, что в реальном  дизеле втулка с одной стороны  защ емлена, а в другом  
месте ш арнирно оперта, поэтому реш ение системы  ( 1 ) приводит к детерм инантам  вы соких 
порядков, раскры тие которы х м ож ет быть весьма громоздким.

Реш ение уравнений  (2) мож но представить в виде зависимости безразм ерны х пере­
м енны х от парам етров системы  (критериев).

Разделив первое уравнение в системе (2) н а  p  и прим енив п-теорему, получим  сле­
дую щ ие безразм ерны е комплексы:

?  Dz^t i . 
?1 = 4 ; p x

D  i_ r) czvtЬ .
?2 = 2 2 2 ;

p x  y
?  D c ^ i

. ?3 = 4
p y

к2ф ^Ф  . phS
?4 = 2

p y
; ?5 = 2 ;p x Os 11

Заметим, что аналогичны е критерии получаю тся при рассмотрении, например, уравнения 
движ ения изотропной пластины  под действием  перем енной нагрузки.

О собы й интерес представляет второе вы раж ение

Dzvt i  

Px  2 y 2 '
(3)

К ритерий  ~ 2 мож ет быть конкретизирован для случая оценки виброперем ещ ения средней 
линии  втулки цилиндра по координатам  х, у.

Д ля этого проведем  зам ену координат х, у  основны ми геом етрическим и характеристи­
ками Д В С  -  диам етром  и ходом  порш ня, т.е. x  ^  D c , y  ^  S n.

В неш нее воздействие н а оболочку зам еним  средним  индикаторны м давлением  p  ^  p t 
или  максимальны м давлением  цикла p z.

В результате элем ентарны х преобразований получим  критериальное вы раж ение

Dzvt i
; 2 d i ^

D
S ^ p ,  S nD lp t

712 —

7̂ 2 _
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или

где s  -  относительное перем ещ ение средней лин и и  втулки цилиндра под воздействием  
процесса сгорания топлива в цилиндре двигателя.

И звестно, что н а парам етры  вибраций  дизеля оказы вает сущ ественное влияние ж ест­
кость рабочего процесса [3, 5], которую  м ож но учесть, введя в вы раж ение (3) коэф ф ициент 
динам ичности  рабочего процесса о  (отнош ение массы  топлива, поступивш ей в цилиндр 
двигателя за  период задерж ки восплам енения к его цикловой подаче).

Д ля анализа вибраций остова дизеля в целом, порож даем ы х газодинам ическим и про­
цессами при сгорании топлива, учиты вая, что более просто определяется максимальное 
давление цикла, для дальнейш их исследований используем  критерий в виде

где k  -  эм пирический коэф фициент, зависящ ий от конструктивны х особенностей  Д В С  и 
дем пф ирую щ их свойств его материалов.

Д анны й критерий  вклю чает в себя такие характеристики  как ж есткость блока D czb и 
втулки  D czvt цилиндров, м аксим альное давление ц икла P z; ход  порш ня S n; диам етр ц и ли н ­
д р а  Dc.

В результате получен критерий, позволяю щ ий оценить влияние н а уровень вибраций 
втулок и блоков цилиндров газодинам ических процессов при сгорании топлива.

К р и т е р и й , п о зв о л я ю щ и й  у ч и т ы в а т ь  зав и си м о ст ь  в и б р о ск о р о сти  от п л о тн о сти  
м а т е р и а л а  и п р о в о д и ть  за м е р ы  в и б р о ск о р о сти  н а  п о вер х н о сти  б л о к а  ц и л и н д р о в . О т­
метим, что такой же безразм ерны й ком плекс м ож но получить, если рассматривать уравне­
ния, описы ваю щ ие поведение анизотропны х прям оугольны х пластинок, а такж е сектори- 
альны х пластинки, анизотропны х и изотропны х, и пластинок перем енной толщ ины.

Н апример, в работе [5, с.13] приводится уравнение движ ения изотропной пластины  
под действием  перем енной нагрузки q (x , y ,  t ) :

где a  и b -  разм еры  пластины  в плане; w  -  ф ункция нормального прогиба; р -  плотность 
материала пластины ; h  -  толщ ина пластины ; D  -  цилиндрическая ж есткость пластины; 
q (x ,y , t ) -  заданная произвольная поперечная нагрузка, зависящ ая такж е и от времени; x  и 

у  -  безразм ерны е координаты  в срединной плоскости  пластины , так что 0 < x  < 1, 0 < у  < 1.
Разделив уравнение в системе (1) н а  q  и  прим енив п-теорему, получим  следую щ ие без­

разм ерны е комплексы:

Заметим, что аналогичны й критерий получается при рассм отрении задач теории тонких 
оболочек, теории ребристы х пластин и оболочек.

Рассм отрим  ещ е один безразм ерны й комплекс, полученны й в результате анализа м е­
тодами теории подобия уравнения движ ения изотропной пластины  под действием  пере­
менной нагрузки  q(x, у, t ) :

D_ d V  2D  д4w D  д 4w
a 4 dx4 a 2b 2 dx2dy2 b 4 ду4

q ( x  y , t) ph 2
dt
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phw
4 = #2 ;qt

где w  -  виброперем ещ ение; h  -  толщ ина втулки; p -  плотность материала; t  -  время. 
П ерепиш ем  его в виде

~ phw n2
К4 = ,

q

где n  -  частота вращ ения коленчатого вала.

Т огда мож но записать, что q = C phw n2 или w = C q2 .
phn

П реобразуем  этот критерий, используя реж им ны е парам етры  дизелей. П редставим  q  

как максим альное давление цикла P z. К ритерий  запиш ется в виде

phw n2

Р

где P z -  максимальное давление цикла; w  -  виброперем ещ ение; h  -  толщ ина втулки; p -  
плотность материала; n  -  частота вращ ения коленчатого вала.

К р и т е р и й  п о до б и я , у ч и т ы в а ю щ и й  в л и я н и е  п е р е к л а д к и  п о р ш н я  н а  в и б р о а к т и в ­
н о сть  д и зел я . Так как вибрационное состояние дизелей  зависит такж е от ударов в зазорах 
трибосопряж ений, был проведен анализ ф изических процессов, происходящ их при пере­
кладке порш ня в дизелях, и их  м атем атических моделей [2].

О н показал, что основны ми параметрами, определяю щ им и вибрации остова, п орож ­
даем ы е перекладкам и порш ня, являю тся следую щ ие:

1) жесткость

E h3
D czvt = — — 27 , (4)

12(1 - ц  )

где ц -  коэф ф ициент П уассона;

2) величина зазора меж ду тронком  порш ня и зеркалом втулки 5 ;
3) нормальная сила, под воздействием  которой порш ень соверш ает боковое движ ение. 

Д ля оценки общ его уровня вибраций  будем использовать максимальное значение боковой 
силы Nmax.

И спользуя методы  теории разм ерностей, был построен критерий подобия для анализа 
вибраций  деталей  остова дизеля

* N  5_ * maxк  = -
D czvt + cDczb

Д анны й критерий вклю чает в себя такие характеристики  как ж есткость блока цилиндров 
D czb, ж есткость втулки D czvt, максимальное значение боковой силы N max и величину зазора 
меж ду тронком  порш ня и зеркалом втулки цилиндра 5; эм пирический  коэф ф ициент с, за­
висящ ий от конструктивны х особенностей  Д В С  и дем пф ирую щ их свойств его материалов.

К р и т е р и а л ь н о е  у р а в н е н и е  д л я  р а с ч е т а  в и б р о ск о р о сти . Д ля анализа зависимости 
уровня вибрации  от вы ш еперечисленны х характеристик было построено уравнение вибро­
скорости, которое зависит от интенсивности  как механического, так и газодинам ического 
воздействия н а детали остова [1, 6]:
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V = C4«S„ '  Pz ~
r

" N  5 "max
t

" SnD^Pz '
ph n 2 _ D czvt + cDczb _ _ D czvt + kDczb _

(5)

У равнение учиты вает такие важ ны е конструктивны е и реж им ны х парам етры  как ход 
порш ня S n; диам етр цилиндра D c; ж есткости  блока D czb и  втулки D czvt цилиндров, величину 
зазора меж ду тронком  порш ня и зеркалом  втулки  цилиндра 5; максим альное давление ц ик­
л а  P z; максим альное значение боковой силы  N max и угловую  частоту ю, а такж е неизвестны е 
коэф ф ициенты  C4, m, c, k, t и  r, зависящ ие от конструктивны х особенностей  Д В С  и дем п­
ф ирую щ их свойств его материалов.

Заметим, что для определения неизвестны х коэф ф ициентов целесообразно использо­
вать метод наим еньш их квадратов. П ричем  для достиж ения наибольш ей точности опреде­
ления параметров вибраций, следует определять коэф ф ициенты  в уравнении  (5) методом 
наим еньш их квадратов, сгруппировав дизели, наприм ер, по ном инальной частоте вращ ения 
коленчатого вала и удельной массе.

М ет о д и к а  о п р ед ел ен и я  к о э ф ф и ц и е н т о в  к р и т е р и а л ь н о го  у р а в н е н и я . Рассмотрим  
общ ие полож ения по определению  неизвестны х коэф ф ициентов в уравнении  (5), которое 
вклю чает в себя пять неизвестны х C3, m, c, k, и n, найти которы е одноврем енно не пред­
ставляется возможным.

Д ля каж дого конкретного дизеля, его технического состояния и реж им а вы раж ения в 
скобках в уравнении  (5) представляю т собой постоянны е величины , поэтому для нахож де­
ния неизвестны х целесообразно рассм отреть дополнительны е вспом огательны е уравнения.

М етодика нахождения коэффициентов будет состоять из трех последовательны х этапов.
Н а  1-м этапе представим  в виде константы  Ci следую щ ие сомнож ители: коэф ф ициент 

C4, частоту ю, второе и третье вы раж ение в скобках. В результате получим  первое вспом о­
гательное уравнение для определения неизвестны х коэф ф ициентов С 1 и  с:

V = C iSn
N „„ ,5

D czvt + cDczb
(6 )

Д ля нахож дения конкретны х значений неизвестны х C 1 , c, вы раж ение (6 ) целесооб­
разно переписать в виде

_  _  ,5VDczVt + VcDczb = C s S N .n max

или

Ci«SnNmax5 D a
c = ——=

VD czb D
(7)

czb

П усть r  -  количество исследуем ы х дизелей.
Д ля удобства вы числений введем  обозначения:

- S„raN _ 5  = в  ~ D czvt : = dn max
VDczb D czb

Заметим, что B  и  D  -  это одностолбцовы е матрицы , каж дая из которы х состоит из r  
элементов.

Т огда последовательность уравнений  (7) перепиш ется в виде

c + BC 1 = D  .

В итоге получена систем а из n  уравнений  с двум я неизвестны м и c и  C 1.

m
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Д ля нахож дения двух неизвестны х в системе из r  уравнений  методом  наим еньш их 
квадратов, вы числения целесообразно производить при помощ и программы  M athC A D  
PLU S 7.0 PRO , воспользовавш ись процедурами «intercept» и «slope», позволяю щ им и нахо­
дить коэф ф ициенты  линейной регрессии.

В результате мы  получили  м етодику определения константы  с в первы х скобках вы ­
раж ения (5) и промеж уточной константы  Ci.

Н а  2-м  этапе аналогичны м образом  получим  второе вспом огательное уравнение для 
определения неизвестны х коэф ф ициентов С 2 и  к  :

S D ̂
V  = C2S n-----n cPz

D czvt + kDczb

К оэф ф ициенты  k  и C 2 находим  аналогичны м методом.
Н а  3-м этапе после того, как найдены  коэф ф ициенты  c  и k  представляется возм ож ­

ны м с помощ ью  м етода наим еньш их квадратов найти  оставш иеся неизвестны е C4, m, n  и r  
в вы раж ении (5). Д ля этого прологариф м ируем  (5) и получим

ln V  = ln(C4) + ln(raSn) + r l n—— + m ln S "DcPz + n ln — Nmax5—  .
phn D czvt + kDczb D czvt + cDczb

Д ля простоты  вы числений введем  обозначения:

S nD l  Pz N max5 D _ ,  „ —zS  = ln V  - ln(raS„), C = ln(C3) ,  A = ln  n ^ z , J  = ln  max , B  = ln-
D czvt + kDczb D czvt + cDczb phn 1

где S, A , B  и  J  -  одностолбцовы е матрицы , состоящ ие из x  элементов; x  -  количество дизе­
лей, для которы х известны  значения виброскорости.

Т огда уравнение (4) перепиш ется в виде

S  = C + rB + n J  + m A . (8 )

Н айти  C, m, r  и  n  мож но с помощ ью  м етода наим еньш их квадратов. Д ля этого систему
уравнений  (8 ) запиш ем  в матричном  виде:

F  • Y  = S , (9)
Г c  }

где Y  =

mv n j

; F  -  матрица, первы й столбец которой составлен  из коэфф ициентов при п ер­

вом неизвестном  С. Заметим, что все они равны  единице. В торой столбец м атрицы  F  со­
стоит из коэф ф ициентов при втором неизвестном  r , третий столбец -  из коэф ф ициентов 
при третьем  неизвестном  n , четверты й -  из коэф ф ициентов при четвертом неизвестном  m .

В соответствии с м етодом  наим еньш их квадратов, умнож ив систему уравнений  (9) на 

транспонированную  матрицу F T, слева, получим  F T • F  • Y  = F T • S .

В ведем  обозначения: T  = F T • F  и  G = F T • S  , тогда систем а (9) перепиш ется в виде

T  • Y  = G . (10)

Д ля нахож дения неизвестны х будем реш ать систему уравнений  (10) матричны м способом, 

тогда Y  = T  1 • G  .
Заметим, что уравнение для определения коэф ф ициента С3 в уравнении  (8 ) представ­

ляет собой вы раж ение C  3= exp(C ).
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П р и м е р  р еш ен и я  п р и к л а д н о й  зад ач и  о ц ен к и  в и б р о а к т и в н о с т и  д и зе л я . В ы раж ение 
(5) полож ено в основу м етода вибродиагностирования дизеля, которы й позволяет опреде­
лять величину диам етрального зазора м еж ду втулкой цилиндра и тронком порш ня, рассчи ­
ты вать текущ ую  скорость изнаш ивания деталей  цилиндропорш невой группы , более обос­
нованно вы бирать периодичность технического обслуж ивания и рем онта дизелей.

Д ля проверки предлагаем ого метода в качестве исходны х данны х были использованы  
значения виброскорости, изм еренны е н а лапах  23 типов дизелей, приведенны х в работе [5].

Н а  рисунке представлены  результаты  расчета виброскорости  с помощ ью  уравнения 
(5), где приняты  следую щ ие обозначения: ряд 1 -  значения виброскорости, вы численны е с 
помощ ью  уравнения (5), коэф ф ициенты  которого находились по методике, представленной 
в работе [5]; ряд 2 -  табличны е средние значения виброскорости  н а частотах ф ильтрации 
63, 250, 500, 1000, 2000, 4000, 8000 Гц, приведенны е в руководящ ем техническом  м атериа­
ле (РТ М  212.0060-76) [5]. И сходны е данны е представлены  в таблице.

£

ОЛО*ооаюSга

120 - 

100 

80 - 

60 

40 

20

0 1 1 2 3 4 5 6 7 8 m 10 12 13 14
ш Ряд 1 84,4 91,1 90,5 89,4 87,4 94 92 79,1 85 98,5 93,7 103 107 100

S Ряд 2 84 90 91 88 88 94 92 79 85 100 94 103 107 102

120

£

оf tоиооf tюSm

100

40

20

80 =

60

0 -
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 1 1 12 13 14

!Ряд 1 83,86 88,19 89,04 0 88,76 101,9 102 79,87 86,9 96,04 10 1 108,5 109,2 107,5

Е Ряд 2 84 87 91 90 91 10 1 10 1 79 86 96 100 106 109 108

Расчетные и экспериментальные значения виброскорости ряда дизелей, дБ: а и б -  средняя частота октавных полос 
250 и 500 Гц соответственно (1-14 -  номера дизелей в таблице)

а

б
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Характеристики исследуемых дизелей

№ п/п Марка Ne, кВт n, мин 1

1 8NVD36 294 500
2 6L275Rr 276 500
3 6L275PN 515 600
4 6ЧНСП 25/34 331,2 500
5 6ЧНП 25/34 220 500
6 6ЧНСП 18/22 165,6 750
7 6ЧСП 18/22 1 10 750
8 6NVD26 132,4 750
9 6L160PNS 140 750
10 6ЧСПН 12/14(К-558-2) 92 1700
1 1 6ЧСПН 12/14 (К-461-1) 59 1500
12 12ЧСП 15/18(3Д12Н) 220,8 1500
13 12ЧСП 15/18(3Д12) 220,8 1500
14 6ЧСПН 15/18 173,6 1500

Примечание. Ne -  эффективная мощность, кВт; n -  номинальная частота вращения коленчатого вала, мин 1.

И з рисунка следует, что критериальное уравнение (5) приводит к погреш ности вы чис­
ления виброскорости, колеблю щ ейся от 4 до 7 %. П ри  вы числении виброскорости, вы ра­
ж енной в децибелах, пороговы й уровень был принят равны м  5 10-6 мм/с.

Заметим, что чтобы  обеспечить высокую  точность диагностирования, целесообразно 
рассчиты вать коэф ф ициенты  в критериальном  уравнении  индивидуально для каж дого ти па 
дизеля с учетом  степени его форсированности.

В ы в о д ы

А нализ парка дизелей  показал, что для повы ш ения надеж ности работы  сущ ествую щ их 
малоф орсированны х, но ф изически изнош енны х и новых, вы сокоф орсированны х дизелей  
необходимо соверш енствование методов и средств вибродиагностирования и расш ирение 
сферы их  применения.

Н а  основе анализа разм ерностей  получены  критерии, позволяю щ ие оценить влияние 
н а уровень вибраций  втулок и блоков цилиндров процессов, происходящ их при перекладке 
порш ня в тепловом зазоре, и оценивать зависимость виброскорости от плотности материала.

Н а  основе теоретического анализа уравнений, описы ваю щ их вы нуж денны е колебания 
оболочек, с использованием  методов теории подобия получен критерий, позволяю щ ий оц е­
нить влияние н а уровень вибраций  втулок и блоков цилиндров, газодинам ических процес­
сов при сгорании топлива.

П редлож ено критериальное уравнение, полученное ком бинацией ранее описанны х 
критериев подобия, которое м ож ет быть полож ено в основу методики, позволяю щ ей опре­
делять величину диам етрального зазора меж ду втулкой цилиндра и тронком  порш ня, рас­
считы вать текущ ую  скорость изнаш ивания деталей  цилиндропорш невой группы  и более 
обоснованно вы бирать периодичность технических обслуж иваний и ремонтов дизелей.

Н епосредственное изм ерение вибраций  н а наруж ной поверхности  втулки позволит у п ­
ростить критериальное уравнение и повы сить точность прогнозирования процесса изнаш и­
вания деталей  цилиндропорш невой группы.

И з вы ш есказанного следует, что методы  теории  подобия и анализа разм ерностей  -  
м ощ ны й инструмент, которы й м ож ет быть использован  в целях диагностирования д и зе­
лей, преж де всего для исследования вибраций, порож даем ы х ударам и в трибосопряж ениях.

А вторы  считаю т целесообразны м  проведение дальнейш их исследований по разработке 
м етодов определения зазоров м еж ду деталям и порш невой группы  и в подш ипниках колен­
чатого вала н а основе изм ерений  вибраций  дизеля с учетом  эластогидродинам ических п ро­
цессов в этих трибосопряж ениях.
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METHODS OF EVALUATION OF VIBRATIONAL ACTIVITY OF POW ER PLANTS 
USING THE SIMILARITY THEORY AND DIMENSIONAL ANALYSIS

O.K.BEZYUKOV, Dr. o f Engineering Sciences, Professor, okb-nayka@yandex.ru
O.V. AFANAS’EVA, PhD in Engineering Sciences, Associate Professor, OVAf@rambler.ru
National Mineral Resources University (Mining University), St Petersburg, Russia

The level and the nature of changes of vibrational parameters are one of the most important in­
dicators of the technical state of diesel engines as the most sensitive to various derivations from nor­
mal technical condition.

This article discusses methods of assessment of vibration activity of engines generated by gas- 
dynamic and mechanical factors.

The possibility of using the methods of similarity theory and dimensional analysis in the devel­
opment of new and improvement of existing methods of vibrational diagnostic of internal combus­
tion engines, which significantly increases the informativeness of vibrational diagnostic of the en- 
gine.These criteria allows to simulate and study the impact of gas dynamic processes in combustion 
of fuel on the vibration of internal combustion engines, consider the impact on the relocation of the 
piston on the vibration activity of diesel and dependence of vibration velocity on the density of the 
material and to carry out measurements of vibration velocity on the surface of the cylinder block.

The methods, that authors propose, are the basis for methods of determining of vibrational 
activity of dieselengines, are adequate to complexity of this process and to possibilities of meas­
urement equipment.

Key words: vibration, criteria, similarity theory, dimensional analysis, vibration diagnostics.
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