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Статья посвящена исследованию вибрации и кавитации, возникающих в центробежных 
насосах. Современные машины состоят из большого количества элементов, взаимодей-
ствующих друг с другом, а их относительное перемещение создает вибрационный процесс. 
С помощью методов вибродиагностики можно заблаговременно определить неисправно-
сти, повысить эффективность и долговечность эксплуатации, продлить межремонтный 
период и сократить время, затрачиваемое на выявление неисправностей.
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Механические источники вибрации в центробежных насосах зависят от особенно-
стей конструкции и качества сборки. Возникновение различных повреждений ротора 
снижает значения вибродиагностических параметров насоса.

В статье показана причина вибрационного процесса, возникающего в подшипни-
ках. Уровень вибрации подшипников и его изменение в зависимости от времени счи-
тается основанием для оценки технического состояния рассматриваемого узла и опре-
деления его остаточного ресурса.

На возникновение механических вибраций в центробежных насосах влияет кон-
струкция и качество сборки. Благодаря отсутствию дефектов конструкции и монтажа 
амплитуда вибрации насоса не превышает допустимого значения. Усиление вибрации 
и образование высокочастотных составляющих происходит в результате дисбаланса 
сил инерции. В результате влияния дефектов происходит разбалансировка ротора, 
центрирование осей валов, износ муфт и подшипников.

Во время работы на ротор насоса воздействуют несколько сил. Эти силы состоят из 
осевых и радиальных, возникающих в рабочих колесах, крутящего момента и динами-
ческих сил, наблюдаемых в нестабильных режимах работы. При образовании различ-
ного рода дефектов ротора вибродиагностические параметры насоса существенно сни-
жаются. При сильной вибрации в материалах вала и шестерни образуются трещины. 
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Эти трещины обычно имеют усталостную природу. В то же время этот процесс проис-
ходит под действием возрастающих динамических сил в роторе, неправильной сборки 
вкладышей подшипников и переменных напряжений. При повреждении шейки вала 
ее вырезают на токарном станке и на следующем этапе полируют. Проверяют ход вала 
на токарном станке или на подшипниках насоса.

Проведение качественной балансировки ротора приводит к снижению вибрации 
и увеличению долговечности насосного агрегата. Поэтому при замене отдельных дета-
лей и сборке нового ротора необходимо проводить динамическую балансировку новых 
деталей.

Динамическая балансировка осуществляется в рабочие периоды. Статическая ба-
лансировка невозможна, поскольку в современных многоцикловых машинах экспе-
римент проводится при большом остаточном дисбалансе.

Значения устранимой остаточной неуравновешенности вращающихся частей при 
частоте вращения 3000 об/мин приведены в (табл. 1) [1].

Таблица 1

Параметр Значение

Масса колеса, кг 20 30 40 50

Остаточный дисбаланс, кгм 0.15 · 10–3 0.24 · 10–3 0.32 · 10–3 0.4 · 10–3

При числе оборотов 3060 об/мин остаточную неуравновешенность ротора прини-
мают равной 0.4 · 10–3 м.

Диагностическим признаком механического и теплового дисбаланса ротора счи-
тается высокая вибрация в радиальном направлении. Частота такой вибрации можно 
вычислить по формуле fr = n/60, где n – число оборотов ротора.

Следует отметить, что эта функция обнаруживает дефект, но не определяет его при-
чину. Разбалансировка ротора происходит из-за несимметричного расположения масс 
вследствие эрозии, коррозии, износа конструкции и перепада температур отдельных 
участков вала. Рекомендуется провести дальнейшее обследование или разобрать насос, 
чтобы определить причину чрезмерного дисбаланса ротора.

Точное центрирование вала насоса необходимо для обеспечения нормальной рабо-
ты насосного агрегата. Нарушение центрирования вала приводит к образованию виб
рации и одновременно вызывает увеличение напряжений в соединении и подшип
никах.

В процессе эксплуатации в результате температурной деформации корпуса и тру-
бопровода первоначальная центровка нарушается посадкой сердечника и разъедани-
ем подшипников. Поэтому проверять центрирование необходимо через 2–3 ч после 
запуска насоса. Для этого рекомендуется заранее подтянуть и закрыть все резьбовые 
соединения.

Центрирование валов осуществляют поворотом полумуфт на 90, 180, 270, 360 гра-
дусов с помощью индикаторов для определения зазоров. В каждом случае проводится 
пять измерений – одно по окружности и четыре на боковой поверхности образца. По-
сле центрирования определяется зазор в промежуточных слоях вала.

Для увеличения долговечности муфты и снижения динамических нагрузок (на ро-
тор и подшипник) зубья полумуфт должны быть хорошего качества, т. к. в зубчатых 
муфтах именно они подвергаются наибольшему износу. Контактные зубы составляют 
75% от общего числа зубов [2].

Нормальные значения радиальных и боковых зазоров приведены в табл. 2.
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Таблица 2. Нормальные значения радиальных и боковых зазоров

Диаметр вала, мм
Расстояние, мм:

радиальное боковое
45–80 0.025 0.42
50–90 0.025 0.44

60–100 0.025 0.45

Подшипники – деталь машины, имеющая наименьший срок службы среди элемен-
тов насосного агрегата. Небольшое повреждение подшипника приводит к серьезной 
поломке насоса. Это, в свою очередь, приводит к сложному ремонту. Поэтому в про-
цессе эксплуатации необходимо периодически проверять вибрацию подушек и диа-
гностировать ее состояние. Повышение уровня вибрации в подшипниках скольжения 
обусловлено нарушением геометрической формы элементов. Если подшипник уста-
новлен с зазором на валу, возникают неконтролируемые силы дисбаланса, которые 
приводят к сильному износу и повреждению подшипника. Рекомендуется определить 
причину (возникающего дисбаланса) и провести замену подшипников сразу при опре-
делении первоначальных повреждений. Забаговременое прекращение эксплуатации 
поврежденного подшипника позволяет не допустить аварий в насосных агрегатах [3].

Износ подшипников является основной проблемой при эксплуатации подшипни-
ков, возникающей вследствие недостаточности смазочного материала, температуры, 
а также при несоблюдении конструктивных требований. В результате наступают уста-
лость и разрушение металла (рис. 1).

Основными причинами поломки подшипника являются незавершенные монтаж-
ные работы, попадание грязи, эксплуатация в агрессивной среде и неудовлетворитель-
ные условия смазки.

В процессе эксплуатации насосных агрегатов в подшипниках скольжения могут 
обнаруживаться следующие повреждения: зацепление ленты скольжения из-за устало-
сти; трение ленты скольжения в результате натяга колец (герметичность при монтаже 
наблюдается по увеличению удельного давления на поверхность скольжения в отдель-
ных точках); неправильный выбор типа подшипника (образование трения и эрозия 
ленты скольжения); деформация и локальный распад колец при установке подшипни-
ков на овальных и конических поверхностях; из-за повреждения полосы при монтаже; 

Рис. 1. Дефекты и повреждения подшипников [9–11].



52	 РАГИМОВА и др.

коррозия, проникновение других внешних абразивных частиц, низкий уровень масла 
или его отсутствие.

Для проверки подшипников необходимо тщательно их промыть, визуально осмот
реть состояние рабочих поверхностей, измерить зазор между лентой скольжения 
и кольцом, а также выполнить измерения между подшипником и корпусом.

Подшипники скольжения заменяются новыми в следующих случаях: наличие за-
зоров на рабочих поверхностях, изменение цвета металла под воздействием темпера-
туры, наличие сколов и трещин любой величины и состояния, несмываемые следы 
коррозии и т. п. В табл. 3, 4 приведены максимальные значения зазора.

Таблица 3. Номинальный и допустимый зазор по внутренним диаметрам в шарикоподшипниках 
(40–120 мм)

Внутренний диаметра, dв, мм
Радиальный зазор в шарикоподшипниках:

номинальный допустимый
40–50 29 55
50–65 33 60
65–80 34 65

80–100 40 80
100–120 46 90

Таблица 4. Номинальный и допустимый зазор по внутренним диаметрам в шарикоподшипниках 
(30–120 мм)

Внутренний диаметра, dв, мм
Радиальный зазор в шарикоподшипниках

номинальный допустимый
30–50 55 100
50–65 65 120
65–80 70 130

80–100 80 140
100–120 90 150

В процессе работы подшипники скольжения создают динамические силы, которые, 
в свою очередь, вызывают вибрацию подшипникового узла. Параметры этой вибрации 
можно использовать для диагностики работоспособности узла. Определение основной 
частоты возбуждающих сил в подшипниках скольжения основано примерно на доми-
нировании ударных сил [4, 5, 7, 8]:

	؏ скорость ротора fr = n/60;
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Здесь n – число циклов ротора; d – диаметр подшипника скольжения; D – диаметр 
окружности, проходящей через центр подшипника скольжения; β – угол обзора; fr – 
количество объектов, вращающихся по оси Z.

Резкое увеличение вибрации в насосах происходит при совпадении частоты воз-
буждающих сил с частотой удельных колебаний всего ротора (условие резонанса). 
Величина возбуждения f f fk k−( )  должна быть ≥ 0.3, чтобы в работе насоса возник 
резонансный процесс [1]. Здесь f – частота возбуждения; fk – частота особых коле
баний.

Если в процессе работы насоса возникает явление резонанса, то рекомендуется из-
менить конструкцию ротора или изменить отдельные узлы насоса таким образом, что-
бы эффект развития амплитуды вибрации был сведен к минимуму.

Выводы. В процессе эксплуатации эксплуатационные характеристики подшипни-
ков изменяются за счет влияния контактного сопротивления, коррозионной стойко-
сти и нарушений общей прочности. Происходит изменение геометрических размеров 
деталей. Кроме того, появляется волнистость полос подшипника и увеличиваются раз-
личные размеры подшипника скольжения. Физико-механические свойства материала 
поверхности скольжения постепенно изменяются. В результате это приводит к изме-
нению качества подшипника скольжения и геометрических размеров его отдельных 
точек. Основной причиной вибрации подшипников качения и скольжения является 
отклонение рабочих поверхностей и колец подшипника от идеальной геометрической 
формы. Поэтому уровень вибрации подшипников и его изменение в зависимости 
от времени является основой оценки технического состояния изделия и остаточного 
ресурса.
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