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Исследуются редукторы энергоблоков. Проведён динамический анализ основных кон-
структивных элементов редукторов, представлены схемы редуктора с точками замеров. Выяв-
лены предполагаемые причины повышенного износа поверхностей зубчатых зацеплений шев-
ронной передачи. Приведены результаты исследования динамических взаимодействий по виб-
рационным характеристикам измерений уровня вибраций на подшипниковых узлах и элемен-
тах редукторов энергоблоков при их технологическом режиме работы. Для анализа частотного 
взаимодействия конструктивных элементов исследуемых редукторов использовались резуль-
таты модального анализа ранее проведённых исследований редуктора энергоблока. Отмечено, 
что для проведения вибродиагностического контроля был выбран третий класс машин – мощ-
ные первичные двигатели и другие машины с вращающимися массами, установленные на мас-
сивных фундаментах, жёстких в направлении измерения вибрации. Исследованы фазовые уг-
лы быстроходного и тихоходного вал-колёс с целью определения угла фазового смещения 
(крутильные колебания вал-колёс) на оборотных частотах и частотах зубчатого зацепления, 
что с позиции динамического анализа позволяет отследить траектории зацеплений в зубчатых 
парах разделенных колёс шевронной передачи. Проиллюстрированы схемы траекторий зацеп-
лений зубчатых колёс при изгибных колебаниях вал-колёс. Представлены результаты исследо-
ваний, подтверждающие нелинейную связь между уровнем осевых вибраций и углом смещения 
мгновенного фазового угла. Рекомендовано снизить уровень осевой вибрации, передаваемой от 
муфты, до 0,1–0,2 мм/с для устранения неравномерности износа в шевронной передаче; прово-
дить конструктивные доработки быстроходного и тихоходного вал-колёс с повышением жёстко-
сти между элементами шевронной передачи; эксплуатировать редукторы в пределах критиче-
ских величин; своевременно проводить мониторинг технического состояния редукторов. 

Ключевые слова: редуктор, колебание элементов редуктора, динамическое состояние, 
виброускорение, элементы шевронной передачи, фазовый угол.  
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Введение 
Проблема снижения затрат на ремонтно-восстановительные работы редуктора энергобло-

ков является актуальной задачей для любого предприятия энергетической отрасли. Решение 
данной проблемы заключается в установлении причин повышенного износа элементов зубчато-
го зацепления шевронной передачи. Объект исследования – редукторы энергоблоков. При отра-
ботке перспективных изделий обычно присутствуют новые элементы, которые вводятся с целью 
улучшения его характеристик, получения более высоких эксплуатационных качеств изделия 
или решения конкретных тактических задач. Эти элементы и конструктивные решения отлича-
ются определённой новизной и требуют научного предвидения, основанного на изучении про-
текающих динамических процессов. Настоящее исследование направлено на выявление причин 
повышенного износа элементов зубчатого зацепления шевронной передачи редуктора энерго-
блоков, что позволит снизить затраты на осуществление ремонтно-восстановительных работ  
по ремонту редуктора. 

 

Основные конструктивные характеристики редуктора 
Редуктор предназначен для передачи мощности от приводного двигателя на рабочую ма-

шину. Корпус разделён по горизонтали и состоит из двух частей (1, 4). Вал-колесо редуктора 2 
выполнено в виде сборной конструкции, диск с нарезанными зубьями насажен на вал с натягом. 
Вал-шестерня 6 представлен в виде цельной конструкции. Зубчатые сцепления выполнены  
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с шевронными зубьями. Все зубчатые сцепления отшлифованы. Масляные разбрызгиватели на 
зубчатом зацеплении и на выходе зубьев смазывают зубчатые колеса. Осевое усилие от муфт 
установки передаётся на упорный подшипник, расположенный на вал-колесе редуктора. Вал-
колёса редуктора установлены на разъемные гидродинамические подшипники скольжения. 
Осевое усилие тихоходного вал-колеса принимается упорным подшипником (рис. 1). 
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Рис. 1. Схема редуктора: 1 – верхняя часть корпуса; 2 – вал-колесо редуктора;  

3 – инспекционное отверстие; 4 – нижняя часть корпуса; 5 – уплотнитель; 6 – вал-шестерня 
 

На рис. 2, 3 приведён общий вид редуктора с точками замеров. При этом направление 

осей во всех точках замера принималось единым. 

 

1 

5 

3 

7 

2 

4 

6 

11 

 
 

Рис. 2. Общий вид редуктора с точками замеров № 1–7, 11 (указанные точки замеров № 5, 6, 11  

относятся к элементам корпуса редуктора и элементам энергоблока, которые не отражены на схеме) 
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Рис. 3. Общий вид редуктора с точками замеров № 7–10 

(указанная точка замера № 10 относится к фундаменту редуктора  

и не отражена на схеме) 

 

Схема зубчатой пары с точками замеров проиллюстрирована на рис. 4. 

 
 

Рис. 4. Схема зубчатой пары с точками замеров: 1 – тихоходный вал-колесо;  

2 – быстроходный вал-колесо 
 

Оценка результатов замеров производилась согласно классификации машин по уровню 
вибрации. В соответствии с нормативной документацией [1] в таблице приведён уровень вибра-
ции для машин различных классов. 

Уровень вибрации для машин различных классов 

Среднеквадратическая  

виброскорость, мм/с 
Класс 1 Класс 2 Класс 3 Класс 4 

0,28 Хорошо Хорошо Хорошо Хорошо 

0,45 Хорошо Хорошо Хорошо Хорошо 

0,71 Хорошо Хорошо Хорошо Хорошо 

1,12 Удовлетворительно Хорошо Хорошо Хорошо 

1,8 Удовлетворительно Удовлетворительно Хорошо Хорошо 

2,8 Неудовлетворительно Удовлетворительно Удовлетворительно Хорошо 

4,5 Неудовлетворительно Неудовлетворительно Удовлетворительно Удовлетворительно 

7,1 Неприемлемо Неудовлетворительно Неудовлетворительно Удовлетворительно 

11,2 Неприемлемо Неприемлемо Неудовлетворительно Неудовлетворительно 

18 Неприемлемо Неприемлемо Неприемлемо Неудовлетворительно 

28 Неприемлемо Неприемлемо Неприемлемо Неприемлемо 

45 Неприемлемо Неприемлемо Неприемлемо Неприемлемо 

 

Исходя из технических данных редуктора, для проведения вибродиагностического кон-

троля был выбран класс 3 – мощные первичные двигатели и другие мощные машины с враща-

ющимися массами, установленные на массивных фундаментах, относительно жёстких в направ-

лении измерения вибрации. 
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Вибрационная диагностика редукторов энергоблоков 

Проведённый ранее модальный анализ основных конструктивных элементов установки 

подтвердил, что собственные колебания тихоходного и быстроходного вал-колёс близки друг  

к другу. При этом первая мода тихоходного вал-колеса составляет 391 Гц, что соответствует 

критическим оборотам – 23 461 об/мин, вторая мода равна 782 Гц, а первая мода быстроходного 

вал-колеса составляет 781 Гц, что соответствует критическим оборотам вала – 46 920 об/мин, 

вторая мода равна 1 563 Гц. Следовательно, при действии вынуждающей силы от зубчатого за-

цепления колеса-шестерни и шевронной передачи с частотой колебания зубчатого зацепления, 

близкого к частоте 781 Гц, возможно возникновение околорезонансного взаимодействия соб-

ственных колебания тихоходного вал-колеса на второй моде, а быстроходного вал-колеса на 

первой моде, что подтверждается при частотном анализе виброускорений, замеренных на под-

шипниках этих валов. Эти зубчатые частоты проявляются на всех редукторах и зависят только 

от величины нагрузки, передаваемой зубчатым зацеплением. При пересчёте амплитуды вибро-

ускорения на амплитуду виброперемещений для частот зубчатого зацепления величина относи-

тельного смещения точки зацепления зубьев для элементов шевронной передачи будет разной, 

поскольку траектории смещений будут не одинаковы и для пары зубчатого зацепления со сто-

роны газотурбинного двигателя (ГТД) будут больше, чем на второй паре шевронных колес. Это 

является одним из основных факторов, влияющих на повышенный износ рабочих поверхностей 

зубчатых зацеплений шестерни. Схематично траектория зубчатого зацепления шестерни пред-

ставлена на рис. 5. 
 

 
 

Рис. 5. Схема траекторий зацеплений зубчатых колёс при изгибных колебаниях вал-колёс: 

а – вторая мода ведомого вала; б – первая мода ведущего вала; 1, 2 – опоры подшипников 

 

Согласно траекториям собственных колебаний вал-колёс относительно изменения движе-

ния поверхностей зубьев зацепления на полушевроне со стороны опоры № 1 с позиции газотур-

бинной установки (ГТУ) выше, чем на полушевроне со стороны опоры № 2 шевронной переда-

чи. Однако величина относительных смещений пятна контакта по поверхности зубчатого зацеп-

ления достаточно мала, чтобы стать основной причиной неравномерного износа поверхности 

зубьев шестерни быстроходного вал-колеса. Необходимо проанализировать кинематику движе-

ния пятна контакта по поверхности зуба зацепления при условии возникновения осевых вибра-

ций, передаваемых через муфту от ГТД. 

а 

б 
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Практические основы проведённых вибродиагностических исследований изложены в ра-

ботах [2–8]. Физическая основа анализа динамического взаимодействия поверхностей зубчатых 

зацеплений шевронной передачи от осевых вибраций опирается на оценку изменения фазовых 

углов оборотных частот в зубчатом зацеплении, собственных колебаний вал-колёс от вынуж-

денных колебаний, связанных с частотами зубчатых зацеплений, а также частот гармоник рабо-

ты редуктора (оборотные частоты валов). Это сложная процедура многоуровневой параллель-

ной обработки вибрационных сигналов с выявлением амплитудных смещений на одной и той 

же частоте как во времени, так и в жёстко фиксированный период (мгновенное значение фазо-

вого смещения). В качестве примера на рис. 6 приведена схема построения угловых фазовых 

смещений на подшипниках вал-колёс.  

 

 
 

Рис. 6. Схема построения угловых фазовых смещений на подшипниках вал-колес редуктора 

 

Схема позволяет описать углы закрутки вал-колёс по их длине от силы зацепления в зуб-

чатой передаче и проанализировать влияние колебаний вал-колёс при закрутке от этой силы на 

характер физических процессов зацепления элементов шевронной передачи и, наоборот, от си-

лы зацепления на угол закрутки вала. 

В качестве примера приведены схемы колебаний углов фазового смещения быстроходно-

го и тихоходного вал-колеса редуктора в вертикальном (рис. 7, 8), горизонтальном (рис. 9, 10)  

и осевом (рис. 11, 12) направлениях.  
 

 
 

Рис. 7. Колебание угла фазового смещения на первом и втором подшипниках  

быстроходного вал-колеса (вторая мода оборотной частоты 167 Гц)  

в вертикальном направлении 
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Рис. 8. Колебание угла фазового смещения на первом и втором подшипниках  

тихоходного вал-колеса (вторая мода оборотной частоты 50 Гц) в вертикальном направлении 

 

 

 

Рис. 9. Колебание угла фазового смещения на первом и втором подшипниках  

быстроходного вал-колеса (вторая мода оборотной частоты 167 Гц)  

в горизонтальном направлении 

 

 
 

Рис. 10. Колебание угла фазового смещения на первом и втором подшипниках тихоходного  

вал-колеса (вторая мода оборотной частоты 50 Гц) в горизонтальном направлении 
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Рис. 11. Колебание угла фазового смещения на первом и втором подшипниках  

быстроходного вал-колеса (вторая мода оборотной частоты 167 Гц) в осевом направлении 

 

 
 

Рис. 12. Колебание угла фазового смещения на первом и втором подшипниках  

тихоходного вал-колеса (вторая мода оборотной частоты 50 Гц) в осевом направлении 

 

В качестве примера на рис. 13 приведён пространственный характер мгновенного измене-

ния угла закрутки по длине быстроходного вал-колеса (оборотная частота 167 Гц) в вертикаль-

ном направлении (см. рис. 7).  
 

 
 

Рис. 13. Пространственный характер мгновенного изменения угла закрутки по длине вал-колеса 
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Проведённый анализ свидетельствует о неравномерности угла закрутки по длине вала, что 
приводит к неравномерному зацеплению зубьев шевронной передачи. Последнее связано с тем, 
что фазы угловых колебаний меняются во времени, разница углов фазового смещения приводит 
к изменению геометрии зацепления, следовательно, к силовому характеру работы зубьев шев-
ронной передачи. 

Анализ фазовых углов на оборотных частотах первой (быстроходного – 5 032 об/мин и ти-
хоходного – 1 500 об/мин) и второй моды доказывает, что основной угол смещения по ходу и про-
тив хода смещения вал-колеса составляет 180º, что указывает на корректность выполнения усло-
вий зацепления колеса-шестерни. Однако при анализе мгновенных углов зацепления выявлено 
колебание углов фазового зацепления зубьев, которое в осевом направлении для первого подшип-
ника быстроходного вал-колеса (оборотная частота – 83,54 Гц, соответствует 5 012 об/мин) редук-
тора составляет 78,9º, что на 34,8º ниже, чем для второго подшипника (113,7º). При этом для пер-
вого подшипника тихоходного вал-колеса (оборотная частота 25 Гц, соответствует 1 500 об/мин) 
колебание углов фазового зацепления составляет 169,6º, что на 146,6º выше, чем для второго 
подшипника (23º).  

Характер зацеплений элементов шевронной передачи (колесо-шестерня) за счёт колеба-
ния вал-колёс с учётом фазовых смещений по изгибным и продольным колебаниям приводит  
к неравномерности зацеплений зубьев как по высоте, так и по ширине. При этом в осевом 
направлении происходит изменение колебаний фазового угла, что подтверждает нелинейность 
зацепления зубьев колеса и шестерни между собой. Большие колебания по фазовому углу при-
водят к непостоянной нагрузке в зоне зацепления от зуба к зубу и по поверхности зубьев. Изме-
нение характера зацепления между элементами зубьев в каждый момент времени неизбежно 
приводит к неравномерному износу.  

Анализ результатов исследований подтверждает нелинейную связь между уровнем осевых 
вибраций и углом смещения мгновенного фазового угла. При снижении нагрузки с 22,5 до 3 МВт 
уровень осевых вибраций изменился незначительно. Это указывает на отсутствие влияния 
уровня нагрузки на осевые колебания, передаваемые муфтой. Следовательно, уровень осевой 
вибрации с нагрузкой связан только с колебанием фазового угла. Так, максимальные значения вели-
чины осевых колебаний фазового угла при нагрузке 22,5 МВт находятся в диапазоне от 161 до 173º, 
а при нагрузке 3 МВт составляют 131,1º. Влияние фазового угла приводит к динамическому дисба-
лансу вращения обоих вал-колёс. Максимальные значения амплитуды вибрации по виброскорости 
быстроходного вал-колеса (оборотная частота – 83,54 Гц, что соответствует 5 012 об/мин) реализу-
ются на второй моде колебаний (167 Гц). Максимальные значения амплитуды вибрации по виброс-
корости тихоходного вал-колеса (оборотная частота – 25 Гц, что соответствует 1 500 об/мин) реали-
зуются на второй моде колебаний (50 Гц). Это подтверждает условие о наведенном дисбалансе от 
осевых вибраций на быстроходном вал-колесе.  

При сопоставлении величины уровня осевых вибраций на подшипниках редуктора точек 
замеров № 1–2 быстроходного вала и точек замеров № 3–4 тихоходного вала, а также их транс-
формации (№ 1–3, 2–4) можно судить о характере состояния зазоров между поверхностью вала 
и постели подшипника. При малых уровнях вибрации зазоры находятся в нормативном техни-
ческом состоянии. Это обусловлено характером передачи силовой нагрузки между вал-колесом 
и зубьями шестерни. При увеличении зазора происходит увеличение уровня вибрации по кине-
матической схеме зацепления.  

Неравномерность фазового угла зацепления связана с осевой вибрацией, реализуемой от 
муфты, что может приводить к повышенному уровню вибрации в горизонтальном и вертикаль-
ном направлениях. Данный факт отмечается по результатам анализа всех редукторов. В осевом 
направлении на быстроходном вал-колесе зубчатое зацепление гасит осевые вибрации, что  
с учётом колебания фазового угла может приводить к неравномерному износу. При этом на ре-
дукторах наблюдается разброс характеристик.  

 

Рекомендации для устранения неравномерности износа 
1. Для устранения неравномерности износа в шевронной передаче необходимо снизить 

уровень осевой вибрации, передаваемой от муфты, связывающей ГТУ с редуктором, до уровня 
0,1–0,2 мм/с. Мероприятия по снижению уровня осевой вибрации от ГТУ могут включать в себя 
конструктивные и технологические операции (перекос осей быстроходного вала редуктора  
и вала свободной турбины, тепловые зазоры и т. д.). 
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2. Предусмотреть возможность проведения конструктивных доработок быстроходного  

и тихоходного вал-колёс с повышением жёсткости между элементами шевронной передачи, что 

позволит снизить величину разности линейных относительных перемещений пятна контакта на 

зубьях элементов шевронной передачи. 

3. По уровню вибраций все редукторы могут эксплуатироваться до критической величи-

ны, равной 7,1 мм/с, а тревожное состояние агрегатов начинается с 4,5 мм/с. Для оценки оста-

точного ресурса необходимо провести анализ изменения среднеквадратичного значения по ис-

течении времени от 6 до 12 мес. со времени последнего замера. 

4. Для своевременного анализа технического состояния редукторов энергетических бло-

ков следует предусмотреть эпизодический мониторинг не реже 1 раза в квартал либо установить 

дополнительные датчики вибраций на подшипниках быстроходного и тихоходного валов для 

постоянного мониторинга уровня вибраций. 

 

Заключение 

Основной причиной неравномерного износа шевронных колёс редукторов является дина-

мическое взаимодействие ведущего и ведомого вал-колёс, которое характеризуется различием 

перемещений ведущего и ведомого вал-колёс, в том числе и фазовым смещением в процессе их 

колебаний. Приведены рекомендации для устранения неравномерности износа шевронных ко-

лёс редукторов. 
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ANALYSIS OF VIBRATION STATUS  

OF POWER GENERATING UNIT REDUCERS  

V. V. Pshenichnyy, A. F. Salnikov  

Perm National Research Polytechnic University,  
Perm, Russian Federation 

Abstract. The reducers of power units are being studied. Dynamic analysis of the basic struc-
tural elements of reducers has been carried out. There have been found the possible causes of the 
increased wear of surfaces of toothed linkages of herringbone transfer. There are given the results 
of studying dynamic interactions by vibration characteristics of measuring the vibration level in 
bearing blocks and elements of reducers of power units at their technological operation mode. To 
analyze the frequency interaction of structural elements of the studied reducers there were used the 
results of modal analysis of earlier conducted researches of the reducer power unit. It has been stat-
ed that for conducting vibrodiagnostic control the third class machines were chosen due to their 
powerful primary engines, and other machines with rotating masses mounted on massive founda-
tions, rigid in the direction of vibration measurement. Phase angles of high-speed and low-speed 
shaft wheels for the purpose of defining a corner of phase shift (torsional fluctuations of shaft 
wheels) at reverse frequencies and frequencies of toothed linkage have been studied. In terms  
of dynamic analysis it allows to trace trajectories of linkages in toothed couples of divided wheels 
of herringbone gearing. The diagrams of gear trajectories are illustrated for bending vibrations  
of the shaft-wheels. The research results confirming the nonlinear relationship between the level  
of axial vibrations and the displacement angle of instantaneous phase angle are presented. It has 
been recommended to reduce the level of axial vibration transmitted from the coupling to 0.1–0.2 mm/s 
for eliminating uneven wear in the chevron gear; carry out structural improvements to the high-speed 
and low-speed shaft-wheels with increasing rigidity between the elements of chevron transmission; op-
erate gearboxes within critical values; timely monitor the technical condition of gearboxes. 

Key words: reducer, fluctuation of reducer elements, dynamic status, vibration acceleration,  
elements of herringbone gearing, phase angel. 
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