
который эффективен на частоте, определяющей повышенный 
уровень шума.

Выполненные расчеты по реальным динамическим х ар ак
теристикам двигателя и фю зеляжа показывают, что в случае 
высокой динамической податливости системы эксплуатаци
онно приемлемые жесткости амортизаторов не обеспечивают 
необходимой эффективности снижения шума. С другой сто
роны, высокая динамическая податливость конструкции у ка
зывает на возможность эффективного применения упруго
инерционной виброзащиты в системе подвески.

Спектральный анализ шума в салоне самолета показы ва
ет, что повышенный уровень шума обычно определяется у з 
ким диапазоном частот, что такж е указывает на возможность 
применения настроенных гасителей колебаний.

Выбор конкретной системы виброзащиты определяет соот
ношение динамических характеристик двигателя и объекта.

Следовательно, знание динамических характеристик дви
гателя в узлах крепления и в ответных узлах подвески на 
объекте открывает путь целенаправленного воздействия на 
акустические характеристики подвески.
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О С О Б Е Н Н О С Т И  М Е Т О Д И К И  В З А И М Н О Г О  
С П Е К Т Р А Л Ь Н О Г О  А Н А Л И З А  В И Б Р А Ц И И  
П Р И Д И А Г Н О С Т И К Е  ГТД

Глубокое понимание физики колебательных явлений з 
ГТД является основной предпосылкой эффективности вибра
ционной доводки и диагностики двигателей. Информация о
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взаимосвязи вибрации конструктивных элементов двигателя 
способствует изучению причин возбуждения колебаний и 
позволяет оценить его свойства как колебательной системы. 
На этой основе может быть решен ряд важных диагностиче
ских задач: определение чувствительности датчика, установ
ленного в контрольной точке, к вибрации диагностируемого 
узла; оценка влияния динамических сил, действующих в опо
рах роторов, на общую вибрацию двигателя; измерение п ар а 
метров прецессии вала в подшипниках и др.

Одним из методов исследования связи колебательных про
цессов в различных точках динамической системы является 
метод взаимных спектров, достаточно хорошо разработан
ный для анализа детерминированных и нормальных случай
ных процессов с гладкими спектрами [1], [2], [3]. Спектры же 
вибрации современных ГТД состоят из широкополосной 
сплошной части (вибрационного шума) и дискретных состав
ляющих, связанных с работой вращающихся узлов. В связи 
с наличием вибрационного шума результат измерения взаим
ного спектра дискретных составляющих вибрации зависит от 
ширины полосы используемых фильтров.

В работе исследуются ошибки фильтрового метода взаим
ного спектрального анализа дискретных составляющих ви
брации, возникающие из-за влияния вибрационных шумов, и 
на этой основе даются рекомендации по выбору полос про
пускания фильтров.

Известно, что взаимный спектр двух процессов Х\ (t )  и 
х 2 (t)  на частоте со0 есть комплексная величина

G 12 (ft>o) =  С 12 (гоо) +  j  Q 12 ('Wo),

-где С12 (о)0) — действительная часть, Qi2 (coo) — мнимая часть 
взаимного спектра.

Используется такж е показательная форма представления:
G 12 ( г о о )  —  | С ]2 ( щ ) \ е 1 * Ы ,

где | G 12 (со) | — модуль, ф (о>0) — аргумент (фаза) взаимного 
спектра.

Модуль и аргумент связаны с действительной и мнимой 
частями взаимного спектра соотношениями

\G \2 (wo) I — V  С\2 (wo) +  Q 122 (wo); (1)
ф (to0) =  a r c tg |Q i2 (w0) /C 12 (w0)]. (2)

Оценки действительной и мнимой частей при фильтровом ме
тоде анализа представляют собой случайные величины;
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Ci2* (too) = т -  I x i ( t )  X 2 (t )  dt\ (3)
0

T

Ql2+ (tOo) =  - f  j  X1 (t)  x 2 ( t )  dt. (4)
О

Здесь x, (t )  и x2 (t ) — реализации вибропроцессов на выхо
дах анализирующих фильтров; х2 ( t )  — процесс, комплексно
сопряженный процессу х 2 (t ),  получаемый путем сдвига фаз 
всех спектральных составляющих процесса х 2 (t) на угол 
л /2: 00

-  1 Х г  ( х )  , / п : \-Vo г о  = —  j И
—  00

Фильтры считаем идентичными, имеющими коэффициенты 
передач на резонансных частотах равные единице. Кроме то
го, полагаем, что резонансные частоты фильтров совпадают 
с частотами анализируемых дискретных составляющих спект
ров вибрации.

Процессы X] (t)  и х2 (t)  представим моделью «синусоида 
плюс шум»;

х х ( t )  =  А х cos (wo t +  <p) .+ Щ (t);  (6)
x2 ( t )  = A 2 cos o)0 1 +  n2 (t ) ,  (7)

где Ai  и A 2 — амплитуды диксретных составляющих, ri\ ( t )  и
п2 ( t) — реализации вибрационных шумов.

Вибрационные шумы ri\ ( t )  и п2 (t)  считаем стационарны
ми случайными процессами с нулевыми средними значения
ми и равномерными в пределах полос пропускания фильт
ров спектральными плотностями и N 2.

Используя соотношение (5), можно получить
Х2 ( t)  =  А 2 sin 0)о t +  п2 (t ).

Процесс п2 (t ),  так  же как и п2 (t ),  имеет нормальный закон 
распределения и нулевое среднее значение [4].

Найдем математическое ожидание оценок модуля и фазы 
взаимного спектра процессов х, (t)  и х2 ( t ).  Д л я  этого под
ставим уравнения (6) и (7) в (3), (4) и, учитывая статисти
ческую независимость дискретных составляющих и шумов, 
после некоторых преобразований получим:

м  [С12* (со0)] =  —j— cos <р +  г 0 1  а2; (8 )
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M  (Q,J* (too)] =  - si n ф +  r a, o2. (9)

Здесь M  — символ математического ожидания, г — коэффици
ент корреляции виброшумов, О) и 02 — среднеквадратичные 
значения фильтрованных вибрационных шумов.
Согласно [4]

01 =  Y  Д <о; о2 = V N 2 А  со,
где Aw — эффективные полосы пропускания фильтров.

Вводя отношения «синус/шум» a t =  — и а2 =  —- у - ,
®i У 2 32 У 2 ’

получаем

М[С12* (о)0)] = —2~  cos ф + г —2^  ;

M(Q,2* (С00) ] =  -  —^ 5 Ш ф  + г4̂ р-,
где обозначено а =  а х а2.

Величины cos ф и — ■~2~  sin ф представляют собой
соответственно действительную и мнимую части взаимного 
спектра гармонической вибрации А\  (cos (о0 1 +  ф) и 
,42 cos(o0 ^ поэтому из уравнений (8) и (9) следует, что 
оценки действительной и мнимой частей взаимного спектра 
являются смещенными. Смещение обусловлено корреляцией 
вибрационных шумов и отсутствует лишь при г =  0. При 
г Ф 0 величина ошибки смещения зависит от произведения 
отношений «синус/шум» компонент в полосах фильтров.

Соответственно смещенными оказываются оценки модуля 
и фазы взаимного спектра:

10 -12* (wo) I =  2~  С 1 + V *  (cos ф — sirup) +  2 (-£-)2; (10)

Ч>* О »
^ У р ав н ен и я  (10) и (11) показывают, что для практической 

оценки возникающих при взаимном спектральном анализе 
погрешностей необходимо измерить г, а\ и а2 в полосах филь
тров. Измерение коэффициента корреляции вибрационных 
шумов в присутствии гармонических колебаний весьма слож 
но, поэтому ограничимся оценками максимальных погреш
ностей.

Максимум подкоренного выражения в уравнении (10)
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i „имеет место при cosrp =  — 5 1 П ф = -р = .  Б этом случае

* , , . А , А 2 / г  У 2 \
|С,2 (wo)lniax — ~ 2 — (* +  а )'

М аксимальная относительная ошибка определения модуля 
взаимного спектра

у   II О г  (< '>о)|  | G * i 2 ( (i)q )  I m a x  I   S-У— / 1 9 1

| О г К ) |  “  a ’ l '
где Gr(too) =  ™'$2~ — модуль взаимного спектра гармониче
ской вибрации.

Зависимость б от произведения а = ал а2 при различных г 
приведена на рис. 1. На рис. 2 показаны зависимости разнос
ти фаз

Дер (to0) =  Ф *  (со0) —  Ф (1 3 )
от а при г —  1.

Приведенные графики наглядно свидетельствуют о суще
ственном влиянии вибрационных шумов на результаты в за
имного спектрального анализа вибрации. Д л я  точного изме
рения характеристик взаимного спектра необходимо исполь
зование анализаторов с высокой разрешающей способностью 
по частоте, т. к. отношения «синус/шум» зависят от полос 
пропускания фильтров.

Предлагается следующий порядок выбора разрешающей 
способности взаимного спектрального анализатора. Из ур ав 
нений (12) и (13) определяется минимальное значение 
а = а тщ, обеспечивающее требуемые величины ошибок б и 
А ф при г =  1. Затем экспериментально подбираются такие 
полосы пропускания фильтров, при которых произведение 
отношений «синус/шум» компонент будет не меньше a min- 
Метод измерения отношений «синус/шум» вибрационных ком
понент изложен в [5].

Вместе с тем необходимо учитывать, что возможности 
сужения полос пропускания фильтров ограничены флуктуа
циями оборотов двигателя. Относительная величина этих 
флуктуаций составляет от ±0,4 до ± 1 % .

Л и т е р а т у р а

1. Нов ик ов  А. К . К орреляционны е измерения в корабельной акустике. Л ., 
«Судостроение», 1971, с. 239.

2. Г. Дженкинс,  Д .  Ватте. С пектральны й анализ и его прилож ения. М., 
«Мир», 1972, вып. 2, с. 288.

113



Рис.  1. В лияние вибрационного ш ума на ош ибку оп
ределения м одуля взаим ного спектра

1 г 5 , ю го so юо
Произведение а,аг

Рис.  2г  В лияние вибрационного ш ума на величину 
ф азовой ош ибки
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Ц И Ф Р О В О Й  С Л Е Д Я Щ И Й  А Н А Л И З  
В И В Р О Н А Г Р У Ж Е Н Н О С Т И  З У Б Ч АТ Ы Х  П Е Р Е Д А Ч

Работа зубчатых передач сопровождается колебаниями, ко
торые приводят к дополнительным нагрузкам на зубья и. вы
зывают вибрацию и шум. Колебательные процессы возника
ют вследствие геометрических погрешностей и циклических 
изменений жесткости для прямозубых зубчатых колес. П оэ
тому эти процессы можно принять периодическими, где вре
мя между началом зацепления соседних пар зубьев и состав
ляет период ,[1]. Тогда такая  периодическая функция р аскл а
дывается в ряд Фурье, по частотам:

со* — К  (о0 Z,
где (о0 — частота вращения зубчатого колеса; Z — число зубь
ев колеса; К — кратность (К  = 1 , 2 ) .

Уровень дополнительных динамических нагрузок можно 
оценивать по вибрационному процессу, а именно, по амплиту
дам гармоник с частотами и*, значения которых получаются 
с помощью фильтрации.

Так как частота вращения со0 не является постоянной, то 
фильтрация долж на проводиться подстройкой под частоту 
вращения, что достигается применением следящего анализа. 
Следящий анализ может быть реализован .на ЭВМ. Одним из 
возможных алгоритмов является [2]

<0
*  = 7 Г  11  У  е х р  {* ю * +  т  ю ( t — t o ) } d t  I , (1 )

О
где L  — нормирующая постоянная; т — постоянная, определя
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