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моделирование и численное исследование процессов, сопровождающих 

функционирование трубопровода при виброакустическом воздействии, 

осложненном наличием внутренних теплогидродинамических эффектов, 

обусловленных пульсациями рабочей жидкости при ее неизотермическом 

пространственном течении, а также сопряженного теплопереноса с внешней 

средой. 

В процессе исследования проводились: выявление закономерности 

гидродинамического нагружения элементов обвязки насосного агрегата. 

В результате исследования: были подробно рассмотрены условия, при 

которых возможен выход из строя участков технологического трубопровода 

насосной станции. 

Основные конструктивные: Насосный агрегат 180-50, отвод 

крутоизогнутый (R=1,5DN). 

Степень внедрения: влияние динамических нагрузок на насосных 

станциях. 

Область применения: насосные станции нефтебаз 

Экономическая эффективность: Трудозатраты на выполнение исследо- 

вания составили 75470,92 руб. В то время как затраты, которые несет компания 

для устранения инцидента (разрыв трубопровода), гораздо выше, так суток 

простоя стоит для организации около 181 000 000 млн. руб. В будущем 

планируется продолжить обучение в НИ ТПУ, поступив в аспирантуру и 

продолжить изучение динамических нагрузок на технологические 

трубопроводы. 
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Введение 

В условиях постоянного ухудшения сырьевой базы большое значение 

на развитие топливно-энергетического комплекса оказывает развитие 

шельфовых месторождений, следовательно, и подводного трубопроводного 

транспорта. Флюид, поступающий по трубопроводам, при определенных 

термодинамических условиях способен оказывать силовые воздействия на 

стенки. Для успешного применения технологий строительства и успешного 

проведения технологических операций необходимо прогнозировать 

изменение величины воздействия во времени при различных условиях. 

При происходящих в трубопроводе процессах пульсаций рабочей 

жидкости для прогнозирования нагрузок важно иметь представление о 

механизмах течения и тепломассопереноса при разных видах течения. 

Поэтому исследования, направленные на изучение физических процессов, 

способствующих образованию напряжений в трубопроводах, являются 

актуальными. 

В настоящей работе поставлена цель: провести комплексное физико-

математическое моделирование и численное исследование процессов, 

сопровождающих функционирование трубопровода при виброакустическом 

воздействии, осложненном наличием внутренних теплогидродинамических 

эффектов, обусловленных пульсациями рабочей жидкости при ее 

неизотермическом пространственном течении, а также сопряженного 

теплопереноса с внешней средой. 

Для достижения данной цели поставлены следующие задачи: 

 проанализировать российские и зарубежные источники 

литературы, касающихся механизмов пульсации в потоке 

флюида в трубопроводе; 
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 провести моделирование процессов в рамках оригинальной 

модели и метода решения задачи; 

 предложить для оптимальные режимы работы насосного 

агрегата, которые будут рекомендованы в практику. 

Основные выводы, которые планируется сделать в рамках 

магистерской диссертации: 

1) будет получена виброакустическая модель прямолинейного 

неоднородного трубопровода с учетом тепломассопереноса в трубопроводах, 

с помощью которой можно будет точнее прогнозировать напряжения 

трубопровода; 

2) будут получены оптимальные режимы течения среды, которые будут 

рекомендованы в практику. 
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1 Теоретическая часть 

1.1 Постановка задачи 

При постановке задачи анализа прочности трубопроводов принято 

полагать, что показатели физико-механических показателей материала 

конструкций трубопроводных систем, находящихся в эксплуатации, и 

геометрическая конфигурация, а также значения суммарных силовых 

нагрузок, влияющих на данные конструкции, известны. Всякое воздействие, 

приводящее к возникновению в трубопроводе статического напряженно-

деформированного состояния, здесь подразумеваются в качестве 

обобщенных силовых факторов. Например, температурный перепад, 

давление транспортируемой среды, вынужденное смещение от проектного 

положения и т.п. 

Основополагающими источниками данных для сбора исходной 

информации служат результаты проведенных паспортизации, технической 

диагностики, инженерных изысканий, проектная, строительная и 

эксплуатационная документация, а также специально проведенные 

дополнительные исследования. 

Исходя из имеющейся информации, необходимо проводить анализ 

сложного напряженно-деформированного состояния, как всей 

трубопроводной системы, так и отдельных ее элементов; определить 

соответствие расчетных запасов прочности этих элементов требуемым 

нормам  и оценить действительную прочность максимально загруженных 

участков. 

При действии статической нагрузки задачи определения напряженно-

деформированного состояния пространственных конструкций в общих 

постановках являются краевыми задачами механики деформированного  
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твердого тела. Данные задачи, в предположении бесконечно малой 

деформации, сводятся к решениям при заданных граничных условиях 

систем, состоящих из геометрического соотношения (уравнения Коши, 

устанавливающего связи между перемещением и деформацией, и уравнение 

совместности деформации Сен-Венана), дифференциального уравнения 

равновесия (уравнений Навье), физического уравнения, определяющего 

связи между деформацией и напряжением. От выбора координатных систем 

в трехмерных пространствах зависят математические формы записей этого 

уравнения. Не нарушая общности рассуждения, для упрощения выкладки, 

выбираем прямоугольные декартовые системы координат    (x1, x2, x3). В 

данных случаях рассматриваемые системы уравнений имеют следующий 

вид [4]: 

– уравнение равновесия Навье   

2 2 21 2 .y z z z
yz yz xz xy yz xz

x y x x

E E E E

E E E E
                  (1) 

– уравнение Коши 

, ,
1

( );
2i j i j j iu u   

   
(2) 

– уравнение совместной деформации Сен-Венана 

, , , , 0,ki jl lj ik li jk kj il          (3) 

где ij – компонент тензоров деформации; ij – компонент тензоров 

напряжения; Fi – компонент векторов объемных сил; ui – компонент векторов 

перемещения; ,j – оператор дифференцирования /xj; i, j, k, l = 1, 2, 3. В 

выражении (1) и далее суммирование проводится по повторяющемуся 

индексу. 

Необходимо добавить физическое уравнение для замыкания систем (1 

– 3), которое основываются на экспериментальном исследовании 

макроскопических физико-механических свойств материала. Одной из 

наименее сложной математической модели является модель, построенная в 

предположении линейно-упругого поведения материалов при загружении. 
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Напряжения и деформации в линейно-упругих моделях взаимно и 

однозначно линейно связаны друг с другом, а соответствующие выражения 

этой связи (называемый законом Гука) в общем виде записываются так: 

,i j i jkl klE     (4а) 

где Eijkl – тензор упругости [5].  

Трубные стали, как показывают экспериментальные данные [1], 

обладают свойством изотропии своих физико-механических свойств в 

довольно точном приближении. Дополнительно, как и большинство 

конструкционных материалов, данные стали при малых деформациях 

следуют закону Гука. Благодаря этому, при анализе напряженно-

деформированного состояния магистральной трубопроводной системы по 

причине физического обоснования мизерности ожидаемых деформаций, или 

в прочих строго обоснованных случаях, можно использовать линейно-

упругую модель материала труб. При этом значительно уменьшается 

трудоемкость расчетов и время их проведения, не снижая точности расчетов  

и результатов. Стандартные технические характеристики: коэффициент 

Пуассона  (либо модуль сдвига G); модуль Юнга Е удобно использовать в 

качестве независимых параметров упругих свойств материала. Эти 

характеристики связаны между собой соотношением: 

.
2 (1 )

E
G




     
(5) 

Вместо выражения (4а), для расчета тепловых деформаций, 

возникающих по причине изменения температуры стенок трубопровода в 

процессе эксплуатации, требуется использовать уравнение Дюамеля – 

Неймана, расчитанное из опытного факта аддитивности температурных и 

упругих деформаций: 

( ),ij ijkl klE T        (4б) 

где ΔТ – изменение температуры; αkj – тензор коэффициентов 

температурного расширения. 

Для изотропного материала тензор коэффициентов температурного 
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расширения является шаровым, то есть αkl ≠ 0, только при k = l, и αkk = α. 

Если изменения температур стенки трубы не превышают 150˚С, то 

параметры α можно считать не зависящями от температур Т коэффициентами 

линейных температурных расширений материалов. При превышениях 

температурных перепадов стенки трубопроводов значение 150˚С для 

получения корректного результата при моделировании необходимо 

учитывать зависимости всех характеристик физико-механического свойства 

и показателей прочностей материалов трубы от температур. 

Используя выбранный материальный параметр, соотношения (4б) для 

изотропных материалов можно записать в виде [3]: 

3 1
( ) ,

1 1 2 1 2ij ij ij
E

T
 

   
  

  
                 

 

где 0 = (11 + 22 + 33)/3 – средние деформации (3·0 – объемные 

деформации); δij – символ Кронкера (δij = 1 при i = j; δij = 0 при i ≠  j).  

Как отмечалось выше, изотропии физико-механического свойства 

материалов трубопровода являются хотя и достаточно хорошими, но все 

равно приближениями. В действительности, вследствие технологий 

производств, каждые прокатанные стальные листы (штрипсы), а, 

следовательно, и сами труби, изготовленные из них. Поэтому при наличии 

достоверной исходной данной для получения высокоточного результата 

численных моделирований следует учитывать ортотропии физико-

механического свойства материалов трубы [6]. 

В общих случаях тензоры упругостей ортотропных материалов 

содержит 8 независимых компонент. Поэтому для записей явного вида 

выражений (4б) необходимо иметь 12 независимых материальных 

параметров. В качестве таких параметров наиболее удобно выбирать 

стандартные технические характеристики: Ex, Ey, Ez; xy, yz, xz; Gxy, Gyz, Gxz; 

αx, αy, αz. В ортотропных материалах ij ≠ ji при i ≠ j. Однако из условий 

симметричностей тензоров Eijkl следует, что коэффициенты Пуассона xy, yz, 

xz не являются независимыми параметрами и связаны с другими 
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характеристиками следующим образом: 

; ; .xy yx yz zy xz zx

x y y z x zE E E E E E

     
      (6) 

Выразив с учетом (6) компоненты тензора упругости Eijkl в (4б) через 

указанные выше независимые характеристики и выписав компоненты 

тензора напряжений через компоненты тензора деформаций, для упругих 

ортотропных материалов при условии термо-механических нагружений 

получаем: 

2(1 ) ( * ) ( ) ( )

( ) ( );

yx z z
x yz x x xy yz xz y y

y y

z
xz xy yz z z

EE E E
T T

E E

E
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2(1 ) ( * ) ( ) ( )

( ) ( );

y yz z
z xy z z yz xy xz y y

x x

z
xz xy yz x x

E EE E
T T

E E

E
T

        
 

    


                

       

       (4в) 

; ; ;xy xy xy yz yz yz xz xz xzG G G            

где  2 2 21 2 .y z z z
yz yz xz xy yz xz

x y x x

E E E E

E E E E
                   

В штрипсе, применяемом в изготовлении труб, коэффициенты 

линейного расширения во всех направлениях одинаковы (αx = αY = αz = α), а 

различия другого физико-механического свойства, как правило, ярко 

выражено лишь для одних направлений измерений листов. В связи с этим 

обстоятельством число подлежащих экспериментальным определениям 

материального параметра может быть уменьшено. Предположим, к примеру, 

что различие физико-механического свойства наблюдается только между 

направлениями (любыми) «в плоскостях листов» и направлениями «по 

толщинам листов». Тогда в декартовых системах координат, оси Ox, Oz 

которые лежат в плоскости листов, а ось Oy направлена по толщинам листов, 

можно положить: Ex = Ez; xy = yz; Gxy = Gyz. Поэтому число входящего в 

тензоры упругостей независимого материального параметра снижается до 
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пяти, например: Ex; Ey; xy; xz; Gxy. Заметим, что в данных случаях модули 

сдвигов Gxz уже не являются независимыми характеристиками материалов, а 

вычисляются по выражениям (5), где E = Ex;  = xz. Таким образом, в 

рассмотренных примерах для записей явного вида выражений (4б) требуется 

всего 6 независимых материальных материалов. 

Линейно-упругие поведения материалов трубопровода наблюдаются 

лишь при малой (обратимой) деформации. Дальнейшие увеличения нагрузок 

приводят к тому, что в металлах трубы появляется необратимая пластическая 

деформация, развитие которой и приводит к разрушениям трубопроводных 

конструкций. 

Для адекватных оценок прочностей магистрального трубопровода, при 

анализах предельного состояния, необходимо надлежащим образом 

учитывать нелинейное пластическое свойство трубной стали. Кроме того, 

даже в случае, когда деформация трубопроводных конструкций мала и не 

выходит за предел упругих областей, реальные расчетные картины 

напряженно-деформированного состояния подземного участка трубопровода 

можно получить, лишь учитывая нелинейное сопротивление окружающих 

его грунтов. 

Все это явление можно с приемлемой точностью моделировать, 

используя математическую модель, описывающую поведение упруго-

пластической среды. В общих случаях уравнения поверхностей нагружений 

для упруго-пластического материала имеет  вид: 

( , , , ) 0,p
ij ii lf T        (4г) 

где ij
p – компонент тензоров пластической деформации; Т – 

температуры; χi – параметр материалов, определяющий законы их 

упрочнений. Конкретная модель упруго-пластической среды, применяемое 

для анализов прочностей трубопровода, будет рассмотрено ниже. 

Кроме физических нелинейностей свойства материала при анализах 

предельного состояния  трубопровода  необходимо  также  учитывать  

геометрические  нелинейности конечной деформации. Для этого линейное 
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соотношение Коши (2), полученное в предположении бесконечно малой 

деформации, заменяется нелинейным уравнением Грина, учитывающим в 

выражении для компоненты тензоров деформации слагаемое второго 

порядка: 

, , , ,
1

( ).
2i j i j j i k i k ju u u u       

Соответственно, в декартовых системах координаты изменяется вид 

выражений (1), (3). 

Уравнения (1 – 4) составляют замкнутые системы, полностью 

определяющие статические напряженно-деформированные состояния 

трехмерных конструкций. Данные системы могут быть решены, если задано 

граничное условие на поверхностях: 

,i ju u  1;x S    (7) 

,i j j iu t    2,x S    (8) 

где ti – компонент векторов поверхностной силы; ni – компонент 

векторов к нормалям к граничным поверхностям; S1 ᴗ S2 = S – граничные 

поверхности; x – точки в трехмерных пространствах. 

 Решения  систем  (1 – 4) можно вести разным  путем,  в зависимости от  

того, что, прежде всего, необходимо определить. В наших случаях наиболее 

удобными способами являются прямые методы перемещения. 

В методах перемещения за основное неизвестное принимается 

перемещение точки конструкций, которая представляется как функция 

пространственной координаты в выбранных координатных системах трех- 

или двухмерных (в зависимости от постановок задач) евклидовых 

пространств. Тогда, используя геометрическое соотношение (2) и физическое 

уравнение (4), можно выразить напряжение через перемещение и подставить 

полученное выражение в уравнение равновесий (1). Заметим, что при 

применениях методов перемещения уравнение совместности деформации (3) 

выполняется автоматически и при решениях задачи не используется. 

Результирующая система дифференциального уравнения в частной 
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производной является системой эллиптических типов. Например, в случаях 

применений моделей линейно-упругих изотропных материалов и в 

предположениях бесконечной малости деформации, методы перемещения 

приводят к известному уравнению Ламе [2]: 

0,3 ( ) 0i i iu F          1,3,i     (9) 

где λ, μ – параметры Ламе, которые выражаются через техническую 

характеристику упругого свойства материалов (λ = 2·ν·G/(1 – 2·ν), μ = G); Δ – 

операторы Лапласса. Соответственно, интегрирования систем (9) с учетом 

граничного  условия (7)  и (8) позволят определить все характеристики 

линейно-упругих напряженно-деформированных состояний трехмерных 

конструкций. 
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1.2 Исследование процессов виброакустического взаимодействия в 

агрегатах и трубопроводной обвязке компрессорной установки ВХ 350-7-3 

Большинство объектов современной техники подвержено действию 

виброакустических нагрузок. Возникновение и действие вибраций приводит 

к большим напряжениям в элементах машин и конструкций, снижает их 

функциональную надежность, вредно для людей. Сложность исследования 

вибрационной активности крупных объектов промышленности заключается 

в наличии нескольких источников возбуждения нагрузок, некоторые из 

которых невозможно установить визуально или ка базе анализа рабочего 

цикла изучаемого объекта. 

Группой исследователей из самарского государственного 

аэрокосмического университета, в которую входили Белозерцев А.В., 

Крючков А.Н., Прокофьев А.Б. и Сундуков Е.В., было проведено 

исследование виброакустического состояния компрессорной установки, 

представленной на рис.1. Регулируемый винтовой компрессор 2 приводится 

во вращение электродвигателем 3 с постоянной частотой вращения. 

Принудительная смазка компрессора осуществляется под давлением 1.5 МПа 

от шестеренного насоса 13, приводимого электродвигателем. Исследуемая 

среда под давлением до 1.5 МПа из маслоотделителя поступает в 

нагнетательный коллектор 8. В нагнетательном трубопроводе расположен 

обратный клапан 5 для предотвращения проникновения среды из системы в 

случае выключения, демонтажа и ремонта компрессорной установки. 

Исследование вибрационного состояния проводилось в точках, 

обозначенных на рисунке 1. 

В ходе спектрального анализа временных реализаций вибропараметров в 

указанных на рис.1 точках было отмечено наличие составляющей 18,8 Гц. 

Данная составляющая присутствует во всех исследованных точках. Причем в 

большинстве случаев (например, на опорах электродвигателя 3, компрессора 

2 , на нагнетающем трубопроводе 8) она вносит подавляющий вклад в 

пульсационную картину вибросмещения. Меньшие значения амплитуды 
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частоты 18,8 Гц были зафиксированы на корпусе масляного насоса 13 

системы смазки (в обоих горизонтальных направлениях и в вертикальном 

направлении), на опоре компрессора (в вертикальном направлении). 

 
Рисунок 1 – Схема размещения и ориентации датчиков вибрации на агрегатах и 

трубопроводной обвязке компрессора ВХ 350 -7 -3: 

1 - всасывающая магистраль; 2 - компрессор ВХ 350 - 7 - 3; 3 -электропривод; 4 - 

масляный сепаратор; 5 - обратный клапан; 6 - вентиль; 7 - общий коллектор; 8 - нагнетательный 

трубопровод; 9 - трубка пробоотборника; 10 - манометр давления масла; 11 - масляный 

нагнетательный трубопровод; 12 – редукционный клапан; 13 - маслонасос; 14 - масляный 

всасывающий трубопровод; 15 - маслосборник; 3 - номера кадров. 

Для выделения источника колебаний частоты 18,8 Гц был проведен 

анализ кинематики возможных источников возбуждения. Очевидно, что 

подобными источниками являются электродвигатель  привода компрессора, 
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сам компрессор и шестеренный насос масляной системы. 

Частота вращения вала электродвигателя и компрессора составляет 3000 

об/мин. Таким образом, роторная частота указанной системы равна 50 Гц. 

Возможно также возникновение колебаний высших частот. Так как число 

лопастей ротора компрессора равно 4, то ―лопастная‖ частота компрессора 

составляет 200 Гц. Следующий возможный источник колебаний - масляный 

насос. Частота вращения его ротора - 1500 об/мин. Таким образом, роторная 

частота — 25 Гц. Число зубьев шестерни - 12. Зубцовая частота составляет 300 

Гц. Проведенный анализ кинематики электродвигателя с компрессором и 

шестеренного насоса масляной системы показывает, что они не могут быть 

источниками возбуждения частоты 18,8 Гц, т.к. эта частота не кратна ни одной из 

частот спектра их колебаний. 

 
Рисунок 2 – Осциллограмма виброускорения в районе корпуса обратного клапана[1]. 

В ходе дальнейшего исследования характера работы компрессорной 

установки было обращено внимание на наличие стуков в районе корпуса 

обратного клапана нагнетательного трубопровода. С целью более тщательного 
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исследования данного явления была проведена запись временной реализации 

виброускорения с высокой частотой дискретизации (4000 Гц). На рисунке 2 

представлена часть временной реализации виброускорения в указанной точке. 

Анализ осциллограмм позволяет отметить периодически повторяющиеся удары 

с частотой 18,8 Гц. Наиболее вероятная природа их возникновения - 

автоколебания клапана и его удары о седло, которое представляет собой 

фторопластовое кольцо. Таким образом, в качестве одного из источников 

возбуждения вибрации выступает обратный клапан нагнетательного 

трубопровода. 

Было проведено исследование собственных частот механической системы 

нагнетательных трубопроводов на неработающем компрессоре методом 

простукивания. Расшифровка полученных осциллограмм позволяет сделать 

вывод, что одна из низших собственных частот вертикального трубопровода 

высокого давления равна 18,8 Гц. 

Для определения возможности резонансных явлений в столбе рабочей 

среды в нагнетательных трубопроводах произведен оценочный расчет 

собственных частот колебаний. При расчете предполагалось: нагрузка на обоих 

концах трубопровода представляет собой акустически открытый конец; 

жесткость стенок трубопровода намного больше упругости рабочей среды, т.е. 

скорость звука в системе приближенно равна скорости звука в газе. Известно, что 

скорость звука в среде при t=0 °С с=414,8 м/с. При иных температурах, скорость 

звука определятся по формуле с=сt=0 √
     

   
. Таким образом, при  t=40°C  

с=444,1м/с. Первая резонансная  частота трубопровода, а акустически открытого 

с обоих концов, вычисляется по формуле   
 

  
 и при l=3,8 м (для 

рассматриваемой системы) составляет 58,4 Гц. Здесь следует отметить, что 

результаты данного расчета можно использовать лишь как оценочные, поскольку 

неизвестна истинная акустическая нагрузка рассматриваемого трубопровода. 

Таким образом, в результате проделанного анализа, сделаны следующие 

выводы: 
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1. Основными источниками возбуждения вибраций элементов 

компрессорной установки являются обратный клапан нагнетательного 

трубопровода, электродвигатель привода и сам компрессор, шестеренный насос 

системы смазки и, возможно, редукционный клапан. 

2. Коллектор нагнетательных трубопроводов представляет собой 

пневмомеханическую систему, работающую в сложных условиях 

виброакустическош взаимодействия ее подсистем. Основные положения, 

характеризующие эти взаимодействия, следующие: 

 автоколебания клапана возбуждают вибрацию всех 

элементов компрессорной установки на частоте 18,8 Гц; 

 автоколебания клапана генерируют вынужденные пульсации 

рабочей среды в системе нагнетательных трубопроводов (амплитуда этих 

пульсаций достаточно незначительна); 

 частота собственных механических колебаний 

нагнетательного трубопровода совпадает с частотой колебаний обратного 

клапана; 

 низшая частота собственных колебаний столба газа в 

нагнетательном трубопроводе (58,4 Гц) практически кратна частоте пульсаций, 

генерируемых клапаном (18,8 Гц). Кратность – 3,11 ; 

 низшая частота собственных колебаний столба рабочей среды в 

нагнетательном трубопроводе (58,4 Гц) практически совпадает с роторной 

частотой компрессора (50 Гц), также генерирующего определенные пульсации 

давления. 

3. Возможно резонансное увеличение вибраций нагнетательных 

трубопроводов, как вследствие кинематического, так и силового возбуждения 

4. Возможно резонансное увеличение вибраций трубопроводов масляной 

системы. 

Данные выводы хорошо согласуются с результатами экспериментальных 

исследований. Так, на рисунке 3а представлена осциллограмма виброскорости на  
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Рисунок 3 – Осциллограммы виброскорости в районе корпуса обратного клапана: 

а) при наличии слышимых стуков; б) при отсутствии слышимых стуков[1].  

нагнетательном трубопроводе. Из рисунке 3а видно, что на каждый пик 

виброскорости, составляющей 18,8 Гц, (возможно обусловленной колебаниями 

обратного клапана), приходится по 2 меньших пика частоты 50 Гц (что вызвано 

собственными колебаниями акустической подсистемы нагнетательного 
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трубопровода). Соответствующая указанной осциллограмме спектрограмма 

вибросмещения представлена на рисунке 4а. Анализ рисунка 4а позволяет 

отметить, что амплитуда вибросмещения составляющей 18,8 Гц равна 0,2 мм, 

что не соответствует [1]. 

При выполнении операторами компрессорной станции технологической 

операции «разморозка» было отмечено прекращение слышимых «стуков» в 

районе корпуса обратного клапана. В ходе выполнения этой операции за счет 

регулирования положения выходного золотника агрегата при постоянной частоте 

вращения ротора компрессора давление на его выходе было снижено с 0,7 до 0,4 

МПа. Было высказано предположение, что изменение режима работы 

компрессора способствует переходу клапана в область, где его автоколебания 

исчезают либо совсем, либо их амплитуда существенно снижается. Это 

подтверждается проведенными замерами. Осциллограмма виброскорости при 

отсутствии слышимых стуков обратного клапана представлена на рисунке 3б (в 

масштабе рисунка 3а по оси виброскорости). Соответствующая ей 

спектрограмма вибросмещения представлена на рисунке 4б. Сравнение 

спектрограмм рисунках 4а и 4б позволяет отметить, что, хотя удары клапана о 

седло слышимы не были, в спектре вибросмещения присутствует составляющая 

19 Гц. Однако ее амплитуда в 27,8 раз меньше и находится много ниже норм на 

вибрацию (по [1]). Это позволяет сделать  вывод о  заметном  снижении 

амплитуды  колебаний клапана. 

Следует отметить также и снижение амплитуда составляющей 50 Гц в 2 

раза, что ещѐ раз подтверждает вывод о процессах виброакустического 

взаимодействия в рассматриваемой системе. 

В ходе исследований и последующего анализа осциллограмм было 

зафиксировано также существенное превышение норм по вибрации (в 2,23 раза) 

на трубке пробоотборника. 
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Рисунок 4 – Спектрограммы вибросмещения в районе корпуса обратного клапана: 

а) при наличии слышимых стуков; б) при отсутствии слышимых стуков[1]. 

Амплитуда вибросмещения на частоте 18.8 Гц составила в этой точке 0.447 

мм. Вид временной реализации виброскорости (рисунок 5) и спектрограммы 
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вибросмещения однозначно говорит, что указанная трубка работает на 

резонансе. 

 
Рисунок 5 – Осциллограмма виброскорости трубки пробоотборника[1]. 

Аналогичные результаты были получены при оценке вибрационной 

активности трубопровода высокого давления на выходе шестеренного насоса. 

Здесь также были зафиксированы превышения норм вибрации (в 2.30 раз). 

Анализ осциллограмм и спектрограмм вибропараметров этого трубопровода 

подтверждает выдвинутую гипотезу о резонансном характере возбуждения. 

Однако на возможном механизме этого возбуждения следует остановиться 

подробнее. Частота основной гармоники вибрации на выходном трубопроводе 

масляного насоса равна 25 Гц. Т.е. данная вибрация никак не связана с 

автоколебаниями клапана. Скорее всего, она  обусловлена возбуждением самим 

шестеренным насосом. Зубцовая частота данного насоса, как отмечалось выше, – 

300 Гц, роторная – 25 Гц. Помимо этого возможно возбуждение пульсаций 

давления колебаниями редукционного клапана. Таким образом, возможен 

механизм как силового, так и кинематического возбуждения. Однако более 

конкретно об этом можно судить лишь после проведения дополнительных 

экспериментальных исследований пульсационного состояния системы смазки и 

вибросостояния редукционного клапана. Отметим лишь, что были 
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зафиксированы прерывистые колебания стрелки манометра на выходе 

шестеренного насоса, что говорит о наличии значительных пульсаций давления, 

которые могут быть причиной разрушения насоса, разгерметизации соединений 

трубопроводов, выхода из строя манометров. Во время работы манометр 

задросселирован вентилем и не регистрирует истинные пульсации. 

На результатах замеров было отмечено наличие интенсивной, 

относительно широкополосной составляющей в районе частоты 1 Гц. 

Оценка длительностей ударов обратного клапана позволяет сделать вывод 

о том, что в его спектре может присутствовать составляющая на этой частоте. На 

этой или близких частотах возможен резонанс системы нагнетательных 

трубопроводов всех трех компрессоров, объединенных общим коллектором. 

Рассмотрим возможные методы снижения выявленных виброакустических 

нагрузок. Известны три пути борьбы. Это частотная отстройка систем, 

применение специальных корректирующих устройств и борьба с источником 

возбуждения. Рассмотрим эти методы последовательно для всех трех точек, где 

выявлено превышение норм по вибрации трубопроводов. 

1. Нагнетательный трубопровод. 

Частотная отстройка подобной системы от возможных резонансов 

представляется весьма проблематичной. Это связано с необходимостью 

существенной перекомпоновки системы трубопроводов. Кроме того, учитывая 

сложность конфигурации системы, имеется возможность попасть из зоны одного 

резонанса в зону другого (что связано с большим количеством низких 

собственных частот системы в различных направлениях). Демпфирование 

колебаний трубопроводов в рассматриваемом случае также требует 

значительной перекомпоновки, введения дополнительных опор, увеличения 

массивности системы. Кроме того, данное мероприятие не решает проблемы 

периодического износа фторопластового кольца седла обратного клапана. Более 

перспективна разработка конструктивных мероприятий, направленных на 

совершенствование конструкции клапана или его демпфирование с целью 

исключения его колебаний. Это также позволит снизить общий уровень 
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виброактивности системы. 

2. Трубка пробоотборника. 

Наиболее простое и эффективное мероприятие, по результатам 

экспериментальных исследований, в данном случае частотная отстройка. 

Устранение колебаний клапана существенно снизит резонансное вибросмещение 

трубки. 

3. Система смазки. 

Поскольку не было проведено исследование пульсационного состояния 

системы смазки и вибрационного фона редукционного клапана, говорить о 

мероприятиях по снижению вибраций достаточно затруднительно. Однако 

напрашивается следующее решение- применение корректирующего устройства-

гасителя колебаний давления 

- на выходе шестеренного насоса. Учитывая постоянство частоты 

вращения ротора насоса целесообразно использование гасителя, построенного на 

базе ответвленного резонатора с шунтированным горлом. Данный гаситель 

позволит снизить как уровень вибраций, так и уровень пульсаций давления в 

системе, повысить параметрическую и функциональную надежность самого 

насоса, ресурс манометров. 

Таким образом, в результате эксперимента проведено исследование 

вибрационной активности компрессорной установки, определены источники 

виброакустических нагрузок, показаны пути виброакустического 

взаимодействия подсистем, определены точки с максимальными вибрациями, 

предложены рекомендации по снижению нагрузок. 

 

  



 

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 

Лист 

30                            Теоретическая часть 

1.3 Виброакустическая модель прямолинейного неоднородного 

трубопровода 

 

Известно, что пульсации давления рабочих сред генерируют 

интенсивные поперечные колебания в трубопроводах [1-3]. Данные 

обстоятельства приводят к существенным снижениям их прочности и 

надежности. Библиографический анализ показывает [1-8], что в настоящее 

время имеются многочисленные экспериментальные данные результатов 

исследований взаимодействий динамических процессов в рабочих жидкостях 

с элементами гидромеханических систем. Например, в [3-5] получены 

экспериментальные результаты силовых возбуждений трубопровода 

пульсациями рабочих сред. Несмотря на серьезную практическую 

зависимость решений задач расчетов амплитуды установившихся колебаний 

трубопроводов под действием пульсирующих потоков рабочих жидкостей, 

такие проблемы все еще ждут своего решения. В [6] предложены решения 

указанных задач для частных случаев основных параметрических 

резонансов. В [7] обсуждаются  перспективы использования оригинальных 

виброакустических моделей в прогнозе процессов в прямолинейных 

однородных трубопроводах. В них решения уравнений, описывающих 

колебания трубопроводов, выполнено в рамках аналитических подходов. 

Отмечается, что сложность и громоздкость математических преобразований 

приводит к необходимости принятия допущений, оказывающих 

существенные влияния на точность решения задач. В это же время в [8] 

подчеркиваются очевидные преимущества методов численного решения 

рассматриваемых задач в рамках подходов с учетом детального 

интегрирования определяющих уравнений математической модели и их 

краевых условий.  

В данной работе представлена физико-математическая модель 

поперечных колебаний прямолинейных неоднородных участков 
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трубопроводов в условиях пульсации полей давления и скоростей 

протекающих жидкостей. 

По сравнению с известными работами здесь учитываются следующие 

физические особенности процесса: 

-возможные аксиальные неоднородности геометрических и физических 

параметров трубопроводов; 

-наличие заданного числа и значений упруго-жесткостных 

характеристик опор трубопроводов; 

-распределенность параметров пульсирующих жидкостей. 

Кроме того, важными считаются положения: 

1. Изменениями плотностей жидкостей пренебрегаем (ρж = const). 

2. Поперечные колебания систем не вызывают в жидкостях никаких 

дополнительных волновых явлений. 

3. Известны демпфирующие свойства опор и материалов 

трубопроводных систем, процесс их трения с воздухом не учитывается. 

4. Параметры жесткости сечений трубопроводов на изгиб вдоль 

продольных осей являются функциями, не имеющими разрывов второго 

рода. 

5. Кинематические возбуждения трубопроводов отсутствуют.  

Заметим, что в данных постановках задач динамические свойства и 

характеристики источников пульсаций рабочих жидкостей и 

присоединенных гидравлических цепей определяют формулировкой 

начальных и граничных условий. 

При изгибных колебаниях трубопроводов с осевой цилиндрической 

симметрией в плоскостях их осей эффекты, типичные для тонкостенного 

стержня, не проявляются, так как центры изгибов всегда совпадают с 

центрами тяжестей сечений. Поэтому неоднородные прямолинейные 

трубопроводы можно рассматривать как обычные балки с переменными по 

длине параметрами. С учетом предположения (4) уравнения прогибов осей 

(y) имеют вид: 
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       (1) 

Здесь E(x) – модуль упругости; I(x) – момент инерции сечения 

относительно нейтральной оси; y – прогиб трубопровода. 

Изгибающие моменты М в данном случае выражаются так: 

M=M0- Ny.      (2) 

В обозначениях принято: M0 – изгибающие моменты, которые были бы 

при отсутствии продольных сжимающих сил N. Эти силы изменяются вдоль 

оси трубопроводов за счет гидравлических трений и, если трубопроводы не 

горизонтальны, за счет составляющих веса оболочки по осям. Из (2) следует, 

что  
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Нормальные к осям систем нагрузки на единицу длины 
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   , 

нагрузок, вызванных внутренними давлениями. 

Если система прогнулась, то при бесконечно малых расстояниях между 

сечениями  поперечные силы, вызываемые внутренними давлениями p, будут 

равна Sж(x)pdφ, где dφ - углы между сечениями. Значение этих сил на 

единицу длины есть 
2 2( ) / ( ) /ж жS х pd dx S х p y x     . Здесь dφ/dx=

2 2/y x   есть 

кривизна осей.  

Необходимо подчеркнуть, что траектории векторов средних по 

сечениям скоростей течения жидкостей не совпадают с изогнутыми осями 

систем, поэтому силы инерции жидкостей выражаются не как силы инерции 

оболочки. Применяя правила дифференцирования сложных функций, можно 

записать: 
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2 2 2 2
2

2 2 2
2

d y d y y y u u y y y
u u u u

dt t x t x x x tdt t x

          
         

           . 

где u(x,t) - средние по сечению скорости течения. 

Выражения для продольных сжимающих сил и их частных 

производных по координате x запишем в следующем виде: 

2
0 2

( )
( , ) ( ) sin ,окр ж

м

L х g
N N u x t x m х gx

C


  

 
22 2

2 2 2

2 ( ) ( , ) ( , )
( , )окр жL х gN u x t u x t

u x t
xx C x

     
   

      

2

2 ( ) ( , )
( , ) ( ) sinокр ж

ж

L х gN u x t
u x t m x g

x xC




 
 

   
2
0

0 2

2 ( )1
sin ( , )

( )ж

u x
p p x P x t

g C r x




 
    

 
   

где N0 - значения N при x = 0; p0 - стационарные составляющие 

давлений при x = 0; P(x,t) - пульсационные составляющие давления; ρж - 

плотность рабочих жидкостей; g - ускорение свободного падения; α - угол 

наклона осей систем к горизонту (α > 0 для нисходящих и α < 0 для 

восходящих трубопроводов); Lокр - длина контакта жидкостей с окружающей 

ее оболочкой в плоскостях поперечного сечения; u - скорости течения 

жидкостей; C - коэффициент Шези.  

Используя классические формулы Маннинга, можно представить 

коэффициент Шези в виде [9]: 

1/6

6 2

d
C

n


 

n - коэффициенты шероховатости (n=0,02…0,04); 

d – внутренние диаметры трубопроводов. При дифференцировании 

учитывалось предположение (4), которое распространяется и на функциях 

Lокр=f1(x), mм=f2(x). 

С учетом (3)  приходим к следующим уравнениям поперечных 

колебаний: 
4 2 2 2

1 2 3 4 5 34 2 2
( , ) ( , ) ( ) ( , ) ( , ) ( ) ,(4)

y y y y y
a x t a x t a x a x t a x t y a x g

x t xx x t

    
     

      (4) 

в которых обозначено: 
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2
2 0

1 0 2
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окр ж
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a x t m х u x t S х p x P x t
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2
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жm х
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E x I x
 3

( ) ( )
( ) ;

( ) ( )
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a x
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4 2

2 ( )1 ( , ) ( , ) ( , )
( , ) [ ( ) ( , ) 2 ( , ) ( ) sin ];

( ) ( )
окр ж

ж ж

L x gu x t u x t u x t
a x t m х u x t u x t m х g

E x I x t x xC




    
      

       
2 2

5 2 2

2 ( ) ( , ) ( , )
( , ) ( , ) .

( )
окр жL x g u x t u x t

a x t u x t
xC EI x

    
   

     

Уравнение (4) описывает поперечные колебания неоднородных 

прямолинейных участков трубопроводов, с учетом движущихся с 

пульсирующими давлениями жидкостей. Эти уравнения имеют структуру, 

схожую по структуре к уравнению, представленного Н.С. Кондрашевым [6]. 

Некоторые отличия связаны с тем, что при выводе (4), в отличие от 

уравнений Н.С. Кондрашева, учитывались: 

- изменения скоростей жидкостей по длине трубопроводов и во 

времени; 

- трения в жидкостях; 

- углы наклона осей трубопроводов к горизонту; 

- распределения пульсаций давлений по длине трубопроводов; 

- изменения геометрических и физических параметров трубопроводов 

по длине. 

Включение в анализ перечисленных факторов позволяет описывать 

уравнением (4) не только установившиеся периодические процессы в 

гидромеханической системе, но и моделировать поведение трубопроводов во 

время переходных процессов в гидролиниях. 
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Лит. Листов 

 

НИ ТПУ гр. 2БМ6Б  
  

2 Расчетная часть 

2.1 Входящие условия 

Исследуемым объектом является участок технологического 

трубопровода (рисунок 2.1) на реконструируемой  нефтфебазе в Кемеровской 

области. Внешний диаметр трубы составляет 159 мм, толщина – 6 мм. 

Участок относится к насосной станции дизельного топлива и состоит из 

отвода крутоизогнутого П90 (R = 1,5DN) и двух патрубков длиной 500 мм.  

 
Рисунок 2.1 – Физическая модель исследуемого участка трубопровода 

Исследуемой средой является летнее дизельное топливо. Исследования 

проводились при следующих параметрах (таблица 2.1): 

Таблица 2.1 Входящие условия 

Физическая величина, ед. изм. Диапазон значений 

Подача насоса, м3/с 7е-3 – 50е-3 

Температура продукта, С 0 – 40 

Кинематическая вязкость, м2/с 1е-6 – 13е-6 

Частота вращения двигателя, Гц 1 – 24 

Плотность продукта, кг/м3 845 – 875 

Скорость течения жидкости, м/с 0,02 – 2,95 

Число Рейнольдса 3е3 – 400е3 
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2.2 Конечно-элементная сетка 

На рисунке 2.2 представлена конечно-элементная сетка, которая 

насчитывает 23858 узлов с минимальными линейными размерами узла 1,5 

мм. Данная сетка позволяет считать полученные данные достоверными, так 

как погрешность в динамических величинах равняется 0,1% (рисунок 2.3).  

 
Рисунок 2.2 – Конечно-элементная сетка 

 

Рисунок 2.3 – График зависимости показателей скорости от числа конечных элементов 
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2.3 Результаты расчета 

В результате расчета виброакустических характериситик потока 

дизельного топлива в программном комплексе ANSYS был определен 

оптимальный режим подачи насоса. При расходе, не превышающем 0,044 

м
3
/с, и частоте двигателя не более 20 Гц в температурном диапазоне 10 – 30 

о
С не обеспечивается оптимальная работа технологических трубопроводов. 

 

Рисунок 2.4 – Распределение поля давления вязкой среды 
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3 Финансовый менеджмент, ресурсоэффективность и ресурсо- 

сбережение 

3.1 Организация и планирование работ 

Для проведения НИР на тему «Моделирование виброакустических 

эффектов в реологически сложной среде под действием критических 

нагрузок», составляется план работ, выражающийся в календарном и сетевом 

графиках. Календарный график выполнения работы по- казан в таблице 3.1. 

Таблица 3.1 – Календарный график работ 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Чтобы продемонстрировать календарный план проекта приведена диа- 

грамма Ганта, которая отражает протяженность во времени даты начала и окон- 

чания выполняемых работ. Для наглядности календарный месяц разделѐн на де- 

кады. 
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Код 

ра- 
боты 

 
Наименование 

работ 
 

 
Длительность 

Дата 

начала 
работ 

Дата 

оконча- 
ния ра- 

бот 

Состав участни- 
ков (ФИО ответ- 
ственных испол- 

нителей) 

1 
Исследование 

объекта 10 01.02.18 10.02.18 Вахитов Д.Л. 

 
2 

Составление 
технического 

задания 

7 
2 

 
11.02.18 

 
17.02.18 

Вахитов Д.Л. 

Харламов С.Н. 

3 
Литературный 

обзор 10 18.02.18 27.02.18 Вахитов Д.Л. 

4 Исследование 
30 
5 28.02.18 29.03.18 

Вахитов Д.Л. 
Харламов С.Н. 

5 
Результаты ис- 

следования 
10 
4 30.03.18 08.04.18 

Вахитов Д.Л. 

Харламов С.Н. 

 
6 

Оформление по- 
яснительной 

записки 

50 
3 

 
09.04.18 

 
28.05.18 

Вахитов Д.Л. 

Харламов С.Н. 

Итого  131    
 



 
 

Таблица 3.2 – Календарный план - график проведения НИР по теме 
Исполнители  

Тк,  
Продолжительность исполнения работ 

Наименование 
раб. 02.18 03.18 04.18 05.18 

работ 
Дн

 
1 2 3 1 2 3 1 2 3 1 2 3 

Исследование Магистр 
5
 

объекта 

Составление Магистр 10 
технического за- 

Руководитель 1
 

дания 

Литературный Магистр 
15

 
обзор 

Магистр 35 
Исследование 

Руководитель 2 

Результаты ис- Магистр 2 
следования Руководитель 3 

Оформление по- Магистр 45 
яснительной за- 

Руководитель 1
 

писки 
 

3.2 SWOT – анализ 

SWOT – Strengths (сильные стороны), Weaknesses (слабые стороны), Op- 

portunities (возможности) и Threats (угрозы) – это комплексный подход к анализу 

научному – исследованию. Применение такого анализа применяется для иссле- 

дования внешней и внутренней среды исследования 

Таблица 3.3 – Матрица SWOT 
Сильные стороны науч- Слабые стороны науч- 
ного исследования: ного исследования: 
С1. Возможность ограни- Сл1. Нет 100% подтвер- 
чения использования обо- ждено на практике; 

рудования на НБ; Сл2. Большие затраты на 

С2. Увеличение надежно- экспериментальную часть; 

сти работы НБ; Сл3. Изменение парамет- 
С3.  Уменьшение  аварий- ров работы на большин- 
ных ситуаций на НБ. стве НБ в России. 

     Финансовый менеджмент, ресурсоэффективность и 

ресурсосбережение 

Лист 

40 
     

Изм. Лист № докум. Подпись Дата 
 



 

 
Продолжение таблицы 3.3 

Возможности:  1. Продолжение  ис- 1. Поиск заинтересо- 
В1. Использование воз- следований с целью ванных лиц через ТПУ; 

можностей инфраструк- уменьшения влияния ди- 2. Разработка соб- 
туры ТПУ;   намических нагрузок при ственного научного  ис- 
В2. Внести рекомендации редуцировании;   следования; 
при проектировании НБ 2. Разработка инже- 3. Приобретение про- 

нерных решений для по- граммных комплексов не- 
вышения надежности ра- обходимых для подобных 

боты НБ исследований 
 

Угрозы: 1.     Отслеживание   тех-   1.     Необходимость     в 

У1.    Введение    дополни- нологического прогресса   специалистах узкого 

тельных требований к обо- оборудования НБ; направления; 
рудованию НБ; 2. 2. Тесное сотрудниче- 
У2. Изменение норматив- ство с производством 

ной документации при 
проектировании НБ 

3.3 Расчет сметы затрат на выполнение исследования 

Для планирования бюджета научного исследования обеспечивают полное 

и достоверное отражение всех статей расходов, необходимое для выполнения. 

Расчет стоимости материальных затрат производится по действующим расцен- 

кам или договорным ценам. Необходимые материальные затраты представлены 

в таблице 3.4. 

Таблица 3.4 – Материалы и комплектующие изделия 
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Наименование Единица 

измерения 
Расход Цена за 

единицу с 

учетом 

НДС, руб. 

Сумма, 

руб. 

Картридж 
для 

принтера 
шт. 1 1200 1200 

Бумага шт. 400 2 800 

Питание шт. 130 60 7800 

Флеш 
накопитель шт. 1 600 600 

Всего за материалы 10400 

Транспортно-заготовительные расходы, (3-5%) 520 

Итого по статье, См 10920 

 



 
 

Таблица 3.5 – Расчет затрат по статье «Спецоборудование для  научной 
работы» 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Все оборудование в таблице 3.5 имеется в лаборатории, поэтому 

оборудование, используемое в исследовании, должно учитываться в 

амортизационных отчислениях. При расчете используется линейный метод 

амортизационных отчислений. 

Далее необходимо рассчитать количество электроэнергии для всего обору- 

дования. 

Таблица 3.6 – Расчет затрат на электроэнергию 
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Наименование 

Количество еди- 
ниц оборудова- 

ния 

Цена единицы 

оборудования, 

руб. 

Общая стоимость 

оборудования, 

руб. 
Принтер 1 39500 3500 

Ноутбук 1 3514,24 3514,24 

Пакет программ- 

ного обеспечения 

AutoCAD 

1 16201,20 
2700,20 (аморти- 

зация 6 мес.) 

Пакет программ- 

ного обеспечения   

ANSYS 

1 87293,45 
7274,45 (аморти- 

зация 12 мес.) 

Итого 23572,21 

 

Наименование 

оборудования 
Количество 

единиц обо- 
рудования 

Потребляемая 

мощность, 
кВт/ч 

Количество 

часов работы 
в сутки 

Количество 

потребляемой 
энергии, кВт 

Ноутбук 1 0,15 8 1,2 

Принтер 1 2,5 0,2 0,5 

Итого 1,7 

 



 
 

Стоимость 1 кВт в Томской области равна 3,25 руб. Для получения 

общего количества затрат на электроэнергию при исследовании, рассчитаем 

стоимость с февраля по май. 

Таблица 3.7 – Расчет общей стоимости на электроэнергию 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
3.4 Расчет основной заработной платы и транспортных расходов 

 
Основная заработная плата рассчитывается по следующей формуле: 

Зосн    Зм Тр 

где Зм – месячный оклад работника, руб.; Зосн – основная заработная плата 

оного работника, руб.; Тр – продолжительность работ, мес. 

Таблица 3.8 – Баланс рабочего времени на выполнение исследования 

 
Показатели рабочего 

Руководитель Магистр Консультант 
времени 
Календарное число дней 365 365 365 
Количество нерабочих 
дне: 

118 118 118 
- выходных 
- праздничные 

Потери рабочего вре- 
мени: 

24 24 24 
- отпуск 
- невыходы по болезни 
Годовой фонд рабочего 223 223 223 
времени 
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Месяц 

 
Количество 

дней 

 
Количество 

рабочих дней 

Количество 

потребляемой 

энергии за 

месяц, кВт 

Стоимость 

электроэнергии 

за месяц, руб. 

Февраль 28 20 34 110,5 
Март 31 22 37,4 121,55 
Апрель 30 22 37,4 121,55 
Май 15 8 13,6 44,2 

Итого 96,74 397,8 
 



 
 

Таблица 3.9 – Расчет затрат при проживании на выполнение исследовательской 
работы 

 
 
 
 
 
 
 
 

Таблица 3.10 – Расчет количества средств на проезд до места объекта исследо- 
вания 

 
 
 
 
 
 
 

Месячный должностной оклад  работника: 

Зм  Зб  кр 

где Зб – базовый оклад, руб.; кр – районный коэффициент, равный 1,3. 

Основная заработная плата руководителя исследования начисляется на 

основании отраслевой оплаты труда. Сама система оплаты труда предполагает 

состав заработной платы: 

1. Оклад – определяется предприятием. В ТПУ оклады зависят от за- 

нимаемой должности. Базовый оклад Зб определяется исходя из штатного раз- 

мера оклада относительно расписания; 

2. Стимулирующие выплаты – устанавливает руководитель подразде- 

ления за выполнение дополнительных обязанностей, эффективный труд и т.д. 

3. Иные выплаты; районный коэффициент. 

Найдем начисленную зарплату для магистранта, руководителя и консуль- 

танта: 
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Месяц Количество дней Количество рабо- 
чих дней 

Количество 

средств, руб. 
Февраль 28 19 500 

Март 31 20 500 
Апрель 30 21 500 

Май 31 19 500 
Итого 6000 

 

Наименование Количество человек Количество средств на 

поездку, руб. 
До объекта исследова- 

ния 
1 1500 

От объекта исследова- 
ния 

1 1500 

Итого 3000 
 



 
 

ЗПмаг=20315,89*1,3/90*70=20541,62 руб.; 

ЗПрук=31156,79*1,3/90*5=2250,21 руб.; 

ЗПкон=24374,25*1,3/90*4=1408,29 руб.; 

Таблица 3.11 – Расчет основной заработной платы при исследовании 

Исполнители Основная заплата, руб. 
Магистр 20541,62 

Руководитель 2250,21 
Консультант 1408,29 

Итого 24200,12 

3.5 Отчисления во внебюджетные фонды (страховые отчисления) 

Данная статья расхода отображает обязательные отчисления в органы гос- 

ударственного социального страхования (ФСС), пенсионного фонда (ПФ) и ме- 

дицинского страхования (ФФОМС) от затрат на оплату труда работников. 

Звнеб  kвнеб  (Зосн  Здоп ) , 

где kвнеб – коэффициент отчислений на уплату во внебюджетные фонды (пенси- 

онный фонд, фонд обязательного медицинского страхования и пр.), kвнеб.=30%/ 

Данные по расчету социальных выплат представление в таблице 3.11. 

Планируемые затраты на исследование следует сгруппировать по статьям, 

результаты представлены в таблице 3.12. Данные затраты являются основой для 

формирования затрат исследовательской деятельности. 

Таблица 3.12 – Социальные отчисления 
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Исполнитель Основная заработная плата, руб. 

Суммарная основная 

заработная плата 
24200,12 

Социальные отчисления 

 ПФР 

(22%) 
ФСС 

(2,9%) 
ФОМС 

(5,1%) 
Страхование по классу 

опасности (0,5%) 
Сумма 5324,00 701,80 1234,20 121,00 

 

  
  
  
  
  

 

  

  

 

     

     
 



 
 

Таблица 3.13 – Расчет бюджета затрат при исследовании 

Наименование статьи Сумма, руб. 
Расходы на оборудование и про- 

граммное обеспечение для выполне- 34492 
ния исследования 

Расходы на электроэнергию 397,8 
Расходы на транспортировку до ме- 
ста нахождения объекта исследова- 3000 

ния 
Расходы на проживание 6000 

Расходы на основную заработную 24200,12 
плату 

Расходы на отчисления во внебюд- 7381 
жетные фонды 

Итого 75470,92 
 

Заключение 

Стоимость дизельного топлива на 2018 год составляет 41,9 тыс. руб./м3, 

средний расход продукта 180 м3/ч. Таким образом, при аварийной ситуации на 

НБ, сутки простоя принесет компании убыток в размере 181 млн. руб. Данное 

исследование может исключить подобные простои и потери для компании. 
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Заключение 

Разработанная методика моделирования виброакустических 

характеристик трубопроводных систем позволяет прогнозировать уровни 

вибропараметров элементов уже на стадии проектирования, предлагать 

мероприятия по снижению вибронапряжѐнности, оценивать эффективность 

корректирующих устройств по повышению работоспособности систем.  

Дальнейшее развитие исследований заключается в моделировании 

упругих опор, анализе влияния вибропараметров на изменение 

пульсационного состояния гидравлической подсистемы, расчѐте 

акустического излучения от вибрирующего трубопровода в окружающую 

среду.  

Представленная виброакустическая модель прямолинейного 

неоднородного участка трубопровода также является базой для разработки 

расчетных моделей эффективности снижения вибропараметров 

трубопроводной системы. Для этого в рассмотренную модель необходимо 

ввести соотношения, учитывающие влияние характеристик корректирующих 

устройств (КУ) на изменение пульсационного состояния гидролинии, 

геометрии полученной системы, форм колебаний. Проведение подобной 

работы может послужить основой для создания САПР КУ, обеспечивающих 

максимальное снижение вибрационных и пульсационных нагрузок в 

трубопроводных системах энергетических установок. 
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Investigation of the processes of vibroacoustic interaction in aggregates and 

pipeline piping of a compressor unit 

Most objects of modern technology are subject to vibroacoustic loads. The 

emergence and action of vibrations leads to greater stresses in the elements 

of machines and structures, reduces their functional reliability, is 

harmful to people. The complexity of investigating the vibrational activity 

of large industrial objects is at availability several loadexcitation sources, some o

f which can not be established visually or ka-based analysis of the object under 

study cycle. 

A group of researchers from the Samara State Aerospace University, which 

included Belozertsev AV, Kryuchkov AN, Prokofiev AB. and Sundukov EV, a 

study ofvibroacoustic the state of the compressor plant shown in Fig. The 

adjustable screw compressor 2 is driven into rotation by the motor 3 at a constant 

speed. Forced lubrication of the compressor is carried out at a pressure 

of 1.5 MPa from a gear pump 13 driven by an electric motor. The 

medium under test at a pressure of up to 1.5 MPa from the oil separator enters 

the pressure header 8. A non- return valve 5 is located in the discharge line to 

prevent the medium from entering the system in the event of shutdown, 

dismantling and repair of the compressor unit. The vibration state was studied at 

the points indicated in the figure 1. 

In the course of spectral analysis of 

time               implementations vibroparameters in the points indicated in Fig. 1, 

the presence of a component of 18.8 Hz was noted. This component is 

present at all the points studied. And in most cases (for example, on the supports 

of the electric motor 3, compressor 2, on the discharge pipeline 8), it makes 

anoverwhelming contribution to the pulsation picture of the vibration 

displacement . Smaller values of the amplitude of the frequency 

of 18.8 Hz were fixed on the body of the oil pump 13 of the lubrication system 

(in both horizontal directions and in the vertical 

direction), on the compressor support (in the vertical direction). 
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Figure 1 - Scheme of placement and orientation of vibration sensors on aggregates and piping 

of the compressor ВХ 350 -7 -3: 

1 - the suction line; 2 - compressor ВХ 350 - 7 - 3; 3-electric drive; 4 - oil separator; 5 - the non-

return valve; 6 - the valve; 7 - common collector; 8 - the delivery pipeline; 9 - sampling tube; 10 - oil 

pressure gauge;11 - oil injection pipeline; 12 - pressure reducing valve; 13 - oil pump; 14 - oil suction 

pipe; 15 - oil collector; 3 - frame numbers. 

To isolate the oscillation frequency source at 18.8 Hz , an analysis was made of 

the kinematics of the possible excitation sources. It is obvious that such sources 

are the motor driving the compressor, the compressor itself and gear 

pump oil system. 

The rotational speed of the motor and compressor shaft is 3000 rpm. Thus, the 

rotor frequency of this system is 50 Hz. It is also possible the occurrence of 

oscillations of higher frequencies. Since the number of rotor blades of the 
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compressor is 4, the "blade" frequency of the compressor is 200 Hz. The next 

possible source of vibration is the oil pump. The rotational speed of its rotor is 

1500 rpm. Thus, the rotary frequency is 25 Hz. The number of gear teeth is 12. 

The tooth frequency is 300 Hz. The analysis of the kinematics of the electric motor 

with the compressor and the gear pump of the oil system shows that they can not 

be sources of excitation of the frequency of 18.8 Hz. this frequency is not a 

multiple of any of the frequencies of the spectrum of their oscillations. 

 
Figure 2 - Oscillogram vibroacceleration around the body of the check valve [1]. 

In the course of further research into the operation of the compressor unit, 

attention was paid to the presence of knocking in the vicinity of the pressure relief 

valve body . For the purpose of more thorough investigation of this phenomenon, a 

temporal realization of vibration acceleration with a high sampling frequency (4000 

Hz) was recorded . Figure 2 shows a part of the temporal realization of vibration 

acceleration at a specified point. The analysis of oscillograms allows to note 

periodically repeating impacts with a frequency of 18.8 Hz. The most likely nature of 

their occurrence is self-oscillation of the valve and its impacts on the saddle, which is a 
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fluoroplastic ring. Thus, as one of the sources of excitation of vibration is the check 

valve of the discharge pipeline. 

A study was made of the natural frequencies of the mechanical system of 

injection pipelines on a non-working compressor by the tapping method. The 

interpretation of the obtained oscillograms allows us to conclude that one of the lowest 

natural frequencies of a vertical high-pressure pipeline is 18.8 Hz. 

To determine the possibility of resonant phenomena in the column of the working 

medium in the injection pipelines, an estimated calculation of the natural frequencies of 

oscillations is performed. In the calculation, it was assumed that the load at both ends of 

the pipeline is an acoustically open end; The rigidity of the walls of the pipeline is much 

greater than the elasticity of the working medium, i.e. The speed of sound in the system 

is approximately equal to the speed of sound in the gas. It is known that the speed of 

sound in a medium at t = 0 °С is 414.8 m / s. At other temperatures, the speed of sound 

is determined by the formula с=сt=0 √
     

   
. Thus, at t = 40 ° C, c = 444.1 m / s. The 

first resonant frequency of the pipeline, and acoustically open at both ends, is calculated 

from formula   
 

  
 and at l = 3.8 m (for the system under consideration) is 58.4 Hz. It 

should be noted here that the results of this calculation can only be used as estimates, 

since the true acoustic load of the pipeline in question is unknown. 

Thus, as a result of the analysis done, the following conclusions are drawn: 

1. The main sources of excitation of the vibrations of the elements of the 

compressor unit are the check valve of the discharge pipeline, the drive motor and the 

compressor itself, the gear pump of the lubrication system and, possibly, the pressure 

reducing valve. 

2. The collector of injection pipelines is a pneumomechanical system operating 

in difficult conditions of vibroacoustical interaction of its subsystems. The main 

provisions characterizing these interactions are as follows: 

       autooscillations               valve               excite               vibration               all 

elements of the compressor plant at a frequency of 18.8 Hz; 

       self-oscillations of the valve generate forced pulsations of the working 
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medium in the system of injection pipelines (the amplitude of these pulsations is 

rather insignificant); 

 

Figure 3 - Oscillograms of vibration velocity in the area of the body of the check valve: 

a) in the presence of audible knocking; b) in the absence of audible knocking [1]. 

       



81 
 

       frequency               own               mechanical               of the oscillations of the 

discharge pipeline coincides with the frequency of the oscillations of the non-

return valve; 

      the lowest frequency of the natural oscillations of the gas column in the 

injection pipeline (58.4 Hz) is practically a multiple of the pulsation frequency 

generated by the valve (18.8 Hz). Multiplicity - 3.11 ; 

       the lowest frequency of the natural vibrations of the column of the working 

medium in the injection pipeline (58.4 Hz) practically coincides with the rotary 

frequency of the compressor (50 Hz), which also generates certain pressure 

pulsations. 

3. A resonant increase in the vibrations of the injection pipelines is possible, both 

due to kinematic and force excitation 

4. A resonant increase in the vibrations of the oil system pipelines is possible. 

These findings are in good agreement with the results of experimental 

studies. Thus, Fig. 3a shows the oscillogram of the vibration velocity on discharge 

pipeline. 

From Figure 3a and shows that for each peak vibration velocity, 18.8 Hz, 

(perhaps due to fluctuations of the check valve), accounting for less than 2 50 Hz 

frequency peak (caused by natural vibrations of the acoustic subsystems s injection 

pipeline). The spectrogram of the vibration displacement corresponding to this 

oscillogram is shown in Fig. 4a. Analysis of Figure 4a allows us to note that the 

amplitude of the vibration displacement of the component of 18.8 Hz is 0.2 mm, which 

does not correspond to [1]. 

When the operators of the compressor station performed the technological 

operation " defrosting ", it was noted that audible "knocking" in the vicinity of the 

check valve body was stopped. In the course of this operation, by adjusting the position 

of the output spool of the unit at a constant rotational speed of the compressor rotor, the 

pressure at its outlet was reduced from 0.7 to 0.4 MPa. It was suggested that a change in 

the mode of operation of the compressor facilitates the transition of the valve to an area 

where its self-oscillations disappear completely, or their amplitude is significantly 
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reduced. This is confirmed by the measurements taken. The oscillogram of 

the vibration velocity in the absence of audible knocking of the check valve is shown in 

Fig. 3b (in the scale of Fig. 3a along the axis of vibration velocity ). The corresponding 

spectrogram of vibration displacement is shown in Fig. 4b. Comparison of the 

spectrograms in Figures 4a and 4b makes it possible to note that, although the valve 

impacts on the saddle were not audible , a 19 Hz component exists in 

the vibration spectrum .However, its amplitude is 27.8 times smaller and is much lower 

than the norms for vibration (according to [1]). This allows us to conclude that the 

amplitude of the valve oscillations is noticeably lower. 

It should also be noted that the amplitude of the component is 50 Hz 2 times, 

which again confirms the conclusion about the processes of vibro-acoustic interaction 

in the system under consideration. 

During the research and subsequent analysis of the oscillograms, a significant 

excess of the vibration standards (2.23 times) on the sampler tube was also recorded. 
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Figure 4 - Spectrograms of vibro-displacement in the vicinity of the check valve body: 

a) in the presence of audible knocking; b) in the absence of audible knocking [1]. 

Vibrodisplacements amplitude at a frequency of 18.8 Hz at this point was 0.447 

mm. View time series of vibration (Figure 5) and 
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spectrogram vibrodisplacements clearly says that this handset works on resonance. 

 
Figure 5 - Oscillogram of the vibration velocity of the sampler tube [1]. 

Similar results were obtained when evaluating the vibrational activity of the 

high-pressure pipeline at the output of a gear pump. There were also recorded 

excesses of vibration norms (2.30 times). The analysis of the oscillograms and 

spectrograms of the vibroparameters of this pipeline confirms the hypothesis 

advanced about the resonance nature of the excitation. However, we should dwell 

on the possible mechanism of this excitation. The frequency of the fundamental 

harmonic of vibration at the oil pump outlet pipe is 25 Hz. Those.this vibration is 

not related to the auto-oscillations of the valve. Most likely, it is caused by the 

excitation of the gear pump itself. The tooth frequency of this pump, as noted 

above, is 300 Hz, the rotary frequency is 25 Hz. In addition, excitation of pressure 

pulsations by the oscillations of the reduction valve is possible. Thus, the 

mechanism of both force and kinematic excitation is possible. However, it is 

possible to judge this more specifically only after carrying out additional 

experimental studies of the pulsation state of the lubrication system and 

thevibration state of the reduction valve. We only note that intermittent oscillations 

of the gauge needle at the output of the gear pump were recorded, which indicates 

the presence of significant pressure pulsations, which may be the cause of pump 
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failure, depressurization of pipeline connections, failure of pressure gauges. During 

operation, the manometer is throttled with a valve and does not record true 

pulsations. 

The results of measurements indicated the presence of an intense, relatively 

broadband component in the region of 1 Hz. 

Evaluation of the durations of the impacts of the non-return valve allows us 

to conclude that in its spectrum there can be a component at this frequency. At this 

or near frequencies, resonance of the system of injection pipelines of all three 

compressors connected by a common collector is possible. 

Let us consider possible methods for reducing the 

detected vibroacoustic loads. There are three ways of fighting. This is the 

frequency detuning of systems, the use of special corrective devices and the control 

of the excitation source. Let's consider these methods consistently for all three 

points, where the excess of the norms for the vibration of pipelines is revealed. 

1. The discharge pipeline. 

The frequency detuning of such a system from possible resonances is very 

problematic. This is due to the need for a significant re-arrangement of the pipeline 

system. In addition, given the complexity of the configuration of the system, it is 

possible to get from the zone of one resonance into the zone of the other (which is 

associated with a large number of low natural frequencies of the system in different 

directions). Damping of the oscillations of the pipelines in this case also requires 

considerable reconfiguration, the introduction of additional supports, and the 

increase in the massiveness of the system. In addition, this measure does not solve 

the problem of periodic wear of the fluoroplastic ring of the check valve seat. More 

promising development of constructive measures aimed at improving the design of 

the valve or its damping in order to exclude its fluctuations. This will also reduce 

the overall level ofvibroactivity of the system. 

2. The sampler tube. 
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The simplest and most effective measure, according to the results of 

experimental studies, is in this case frequency tuning. Removal of valve 

oscillations significantly reducevibrosmeschenie resonance tube. 

3. Lubrication system. 

Since the pulsation state of the lubrication system and the vibrational 

background of the reduction valve has not been studied, it is quite difficult to talk 

about measures for reducing vibration. However, the following 

solutions e suggests the use of a corrective device-absorber pressure oscillations 

- at the output of the gear pump. Considering the constancy of the rotor 

speed of the pump, it is advisable to use a damper built on the basis of a branched 

resonator with a shunted throat. This absorber will reduce both the level of 

vibrations and the level of pressure pulsations in the system, increase the 

parametric and functional reliability of the pump itself, the resource of 

manometers. 

Thus, as a result of the experiment, the vibration activity of the compressor 

unit was investigated, sources of vibroacoustic loads were identified , vibro-

acoustic interaction between the subsystems was identified, points with maximum 

vibrations were identified, and recommendations were proposed for reducing 

loads. 

 


