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Список скорочень
	КС -  
	Компресорна станція

	ВЦН - 
	Відцентровий нагнітач

	ККР - 
	Коефіцієнт корисної дії

	ТНТ - 
	Турбіна низького тиску


Вступ
Інтенсивний розвиток газової промисловості супроводжується ростом протяжності газопровідних систем і їх розміщення у важкодоступних районах. Це пред'являє підвищені вимоги до надійності газотранспортного устаткування і зниження експлуатаційних витрат. 

Відцентрові нагнітачі природного газу є основним типом технологічного устаткування магістральних газопроводів, а їх надійність і ефективність визначають показники роботи усієї галузі. 

При цьому, зі збільшенням діаметру трубопроводів і потужності ЦБН ростуть вимоги до надійності і ефективності їх роботи. Тому, для нормальної експлуатації відцентрових нагнітачів великої потужності, виявляється необхідним грунтовніше вивчення їх робочого процесу, і на базі цієї інформації використання прогресивних конструктивних рішень і забезпечення надійної роботи усіх елементів установки. Цим обґрунтовується актуальність пропонованої роботи.
1. Загальна постановка задачі  дослідження
Робота присвячена питанням визначення фактичних характеристик обладнання КС, що відповідають реальному функціональному стану, з метою підвищення ефективності експлуатації. 
Задача визначення технічного стану обладнання компресорних станцій (КС) з метою підвищення надійності труборовідних систем обумовлює необхідність вивчення та аналізу коливальних газодинамічних процесів та дослідження реальних процесів, які відбуваються в газоперекачувальному обладнанні.
2. Огляд публікацій
Старіння елементів устаткування відбувається з різною швидкістю. Прискорене вироблення ресурсу пов'язане з нерозрахунковими режимами роботи, низькою якістю монтажу і поганою підготовкою робочих середовищ. На теперішній час є істотна група обладнання, технічний стан якого не є задовільним [3]. 

Якщо дефекти або несприятливі дії своєчасно виявляються і усуваються, то устаткування можна експлуатувати ще довгі роки (природно, за умови проведення періодичного контролю або, точніше, діагностики). 
Тому, останніми роками технічна діагностика набуває усе більш важливого значення, особливо, для галузей, що використовують енергомеханічне і технологічне устаткування, що істотно розрізняються по напрацюванню. 
В умовах інтенсивного старіння обладнання, що обумовлює необхідність його реконструкції, практично єдиним засобом, що дозволяє забезпечити високонадійне і ефективне транспортування газу є перехід від традиційного регламентного обслуговування до системи обслуговування "по стану". 

Кардинальним засобом, який дозволить здійснити це є проведення технічного обслуговування, ремонту і управління на основі вібраційної інформації, оскільки досвід проведення діагностичних досліджень показав, що параметри вібраційного сигналу якнайповніше характеризують технічний стан проточної частини компресорів - нагнітачів природного газу.
На сьогоднішній день широкі діагностичні можливості надає вібродіагностика — це метод діагностування технічних систем і устаткування, який заснований на аналізі параметрів вібрації,  що створюється працюючим устаткуванням або вторинною вібрацією, що являється, обумовленою структурою досліджуваного об'єкту [3].
Вібродіагностика вирішує завдання пошуку несправностей і оцінки технічного стану досліджуваного об'єкту. При вібродіагностиці  досліджують сигнал у часі або спектр вібрації того або іншого устаткування та аналізують віброшвидкість, вібропереміщення, віброприскорення.
3. Мета роботи

Метою роботи є розробка математичної моделі коливань відцентрового нагнітача та використання її при визначенні технічного стану обладнання.  
4. Результати роботи

Дефекти, що виникають в проточній частині нагнітачів природного газу, досить повно вивчені, до них відносяться: збільшення витоку газу через ущільнення по покриваючому диску; ерозія газового тракту; підріз лопаток колеса нагнітача і сольові відкладення в міжлопатковому каналі, що призводять до появи дисбалансу, неурівноважені зусилля від якого передаються на опорні підшипники і викликають вимушені коливання ротора і корпусу.

Аеродинамічні зусилля, що виникають при роботі нагнітача в помпажной зоні, передаються на опорні підшипники, збуджують коливання елементів робочого колеса (лопаток, що покриває і робочого дисків). Найбільш напруженою ділянкою робочого колеса є периферійна частина покриваючого диска, що має безліч форм власних коливань, які можуть співпадати з частотами збуджуючих сил. Виникнення тріщин покриваючих дисків на таких режимах разом з сольовими відкладеннями і ерозійним зносом створює загрозу аварії ротора відцентрового нагнітача.

Теоретичне визначення несталих аеродинамічних сил, які викликані вихровими слідами, дозволяє виявити основні закономірності і знайти критерійні залежності збудження акустичних коливань нагнітача. Припустимо, що нестаціонарна аеродинамічна сила є пропорційною щільності газу, характерній швидкості пульсації, відносній швидкості на виході з колеса і кроку лопатки робочого колеса нагнітача. Тоді аналітичний вираз для сили можна представити в наступному виді [1]:
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где 
( - коефіцієнт витрат на виході відцентрового нагнітача (ВЦН);


N – потужність, передавана ВЦН;

z, R – кількість лопаток і радіус колеса нагнітача;

(=2(fр – частота обертання ротора;

( - політропічний ККД нагнітача;


В – коефіцієнт, що визначають експериментально [1].

Отриманий вираз (1) описує нестаціонарну аеродинамічну силу, яка діє на корпус від одного каналу колеса нагнітача, що утворений двома сусідніми лопатками, і являє собою деяку характерну пульсацію кількості руху елементу газу, що проходить через колесо нагнітача. Природно припустити, що нестаціонарна сила є пропорційною пульсації кількості руху.

Розглянемо коливання корпусу ВЦН під дією несталої аеродинамічної сили. Коливання корпусу виникають від дії сили P тоді, коли точка прикладення сили переміщається по внутрішній поверхні корпусу радіусу R із швидкістю R(. Процес обтікання корпусу газом, що виходить з кожного каналу робочого колеса ВЦН, є однаковим, проте в загальному випадку він зрушений в часі на кут 2(/z. При обтіканні кожен наступний канал збуджує силу із зрушенням за часом, яке дорівнює часу запізнювання помноженому на 2( і поділеному на період процесу. Сумарне коливання корпусу Xn(l1) від дії збуджуючої сили усіх каналів [2]:
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має вид [3]:
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(2)

де 
( - логарифмічний декремент коливань;
l, l1 – відстань між вузловими точками і від вузлової точки до місця вимірів вібрації; 
n -  кількість вузлових точок у формі коливань корпусу;
Kст – статична жорсткість корпусу;
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- абсолютна і відносна i -та власна частота корпусу.
Нескладно довести, що усі доданки, що входять у вираз (2), для яких не виконується умова    
in/2=kz,





(3)

дорівнюють нулю. Це означає, що колесо нагнітача є фільтром, який пропускає кратні гармоніки частоти обертання kz і збуджує коливання корпусу тільки з частотами  kz
[image: image5.wmf]w

, що називають частотами лопаток. 
Це справедливо для робочого колеса ВЦН з ідентичними характеристиками усіх каналів. Справедливість рівності нулю виразу (2) для гармонік,  які є відмінними  від лопаткових, можна перевірити, якщо підставити бічні частоти у вираз (2). Наприклад   
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Співвідношення для гармонік лопаток можна отримати при виконанні умов (3), якщо розкрити  невизначеність у виразі (2) за правилом Лопіталя.

Якщо з експерименту є відомими динамічні жорсткості корпусів підшипників 
[image: image7.wmf]()
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, які отримані експериментально [4], те співвідношення (2) можна записати в еквівалентному виді, вираженому через 
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Підставимо (1) в (2), перейдемо від вібропереміщень до віброшвидкості, та отримаємо вирази для гармонік лопаток віброшвидкості корпусів підшипників у виді:
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(4)

Отримані вирази можна використати для розрахунку амплітуд гармонік лопаток нагнітача "370-17" у складі газоперекачувального агрегату ГТ-750-6. Розрахунок проводимо при наступних даних: z=14; N=6·103 кВт; 
[image: image10.wmf]j

=0,12; R=0,4 м; 
[image: image11.wmf]()
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=1,0·106 кг/см; В=0,035; (=0,54. Динамічну жорсткість беремо за даними експерименту [3], а для параметра В використовуємо рекомендації [1]. Амплітуда першої гармоніки лопатки при цьому рівна  V1=0,264 мм/с і добре узгоджується з даними експериментальних досліджень.

Збільшення витоку в проточній частині ВЦН відбувається внаслідок руйнування кілець торцевого ущільнення або появи тріщин в покривних дисках кілець нагнітачів. При цьому відбувається різка зміна загального натиску колеса нагнітача без зміни адіабатичного натиску. Остання обставина веде до збільшення втрат і зменшення ККД. 
Як випливає з (4), при цьому спостерігаютья пропорційний ріст амплітуд гармонік лопаток спектру віброшвидкості. Тому діагностичною ознакою витоку в ВЦН є ріст амплітуд гармонік лопаток.

При відхиленнях від номінальних розмірів кроків, кутів установок лопаток, товщини вихідних кромок, поля швидкостей, тиску і кутів потоку на фіксованому радіусі колеса ВЦН, зокрема, періодом є не крок установки лопаток, як в однорідному колесі, а уся довжина кола. При цьому в неоднорідних решітках виникає увесь низькочастотний дискретний спектр і доданки, які входять у вираз (2), для яких не виконується умова (3), вже не є рівними нулю. А вираз віброшвидкості корпусів підшипників має вид [3]:
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   (i = 1, 2, ...),

(5)

тут Bk характеризує неоднорідність решіток і  в загальному випадку представляє випадкову послідовність чисел Bk уздовж кола колеса, яка визначена середнім В і дисперсією.

Розкладемо другий доданок в квадратних дужках вираз (5) в ряд Фур'є і приймаючи для малих кутів  
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  (s = 1, 2, ...) отримаємо:
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, (i = 1, 2, 3 ...).    (6)

У разі закупорки каналу колеса або підрізу лопатки вираз (6) можна представити в наступному виді:
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(7)

Вираз (6) за допомогою перетворення [4] представимо у виді:
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(8)

де 
[image: image17.wmf](
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 - коефіцієнт варіації послідовності випадкових чисел 
[image: image18.wmf]k
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Отримані вирази вібрації корпусів підшипників (7) і (8) математично описують явище амплітудної модуляції. В даному випадку зручніше представити вібрацію (7) і (8) у вигляді модуляції високочастотних коливань лопаток, розкладену на суму простих синусоїдальних коливань:
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де ms - парціальний коефіцієнт модуляції і для (7) і (8), який відповідно:
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Отримані співвідношення (9) і (10) дозволяють оцінити процентне відношення амплітуд верхніх і нижніх бічних частот  
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до амплітуди несучої частоти лопатки 
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При закупорці каналу колеса з z = 14 це відношення складає 
[image: image23.wmf]1
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=7%. Для неоднорідного бездефектного колеса з  різночастотністю лопаток 
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 = 0,3% [4] це відношення складає 
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При сольових відкладеннях в міжлопатковому каналі і підрізуванні лопаток відбувається аналогічне виникнення неоднорідності потоку з інтенсивними коливаннями на бічних смугах частот. При цьому, внаслідок появи дисбалансу ротора, спостерігають ріст першої роторної гармоніки, а діагностичною ознакою є ріст амплітуд бічних смуг частот.

Було проведено експериментальне дослідження віброакустичного сигналу корпусів ВЦН, при цьому використовувався метод спектрального аналізу. Спектральний аналіз проводився апаратурою фірми "Брюль і Къер" (Данія), в комплект якого входили: аналізатор (спектрометр) 2034 і самописець 2307. Для проведення вимірів використовувався акселерометр 4370 (4371, 4369), який був закріплений на штатному магніті з кабелем завдовжки 50 м. Велика виборча здатність частотного аналізатора 2034 дозволила успішно вирішити завдання виділення інформативних спектральних складових. 
Аналіз характерних особливостей отриманих спектрів показав нижческазане. Високочастотні коливання лопаток з бічними смугами частот найяскравіше проявляються на корпусі нагнітача. Наприклад, при випробуваннях нагнітача НЦ-16-75 (нагнітач повнонапірний, двоступінчатий типу "баррель") на кришці передньої підшипникової камери у вертикальному напрямі проявляється чітко виражений ряд гармонійних складових, які збуджуються ротором нагнітача (Рис. 1), при цьому вібраційний процес є модульованим по амплітуді гармонікою лопатки (15-тою) так, що в спектрі при числі лопаток z = 15 є присутніми характерні області гармонік 
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, тобто смуги лопаток і бічних частот. Приблизно та ж картина спостерігається в спектрах, які були отримані на кришці задньої підшипникової камери у вертикальному напрямі.

Після розкриття відповідних нагнітачів було виявлено дефект ерозії вхідного апарату і забруднення проточної частини нагнітача. На спектрограмі є характерним наявність кратних роторних гармонік: 15fp, 30 fp, 45 fp, причому гармоніки fp і 15 fp  практично дорівнюють одна одній по рівню і є значно вищими за інші.


Рис. Високочастотний спектр віброшвидкості підшипникової камери ВЦН НЦ-16-75.
Таким чином, поява бічних смуг частот відповідає діагностичним ознакам неоднорідного колеса, а подальший їх ріст - ерозії і забрудненню лопаток колеса нагнітача, що добре узгоджується з розробленою математичною моделлю діагностичних ознак дефектів ВЦН.

Для визначення продуктивності і ККД відцентрового нагнітача була використана методика [5] з такою початковою інформацією: тиск газу на вході і на виході нагнітача; температура газу на вході і на виході нагнітача; частота обертання валу ТНТ. Для отримання вказаної початкової інформації було проведено контрольні виміри. Вимір тиску робився тарованими зразковими  манометрами класу точності 0,4, температура газу вимірювалася лабораторними термометрами з ціною ділення 0,1 оС. Виміри вказаних параметрів робилися у сталому режимі роботи агрегату.
Виміри проводилися через кожні 10 днів на двох нагнітачах 370-17-1М з приводом від ГТ-750-6 КС "Шебелинка". Всього шість вимірів на протязі 2-х місяців. У отриманому спектрі віброакустичного сигналі є присутніми частоти лопаток і бічні смуги частот. При числі лопаток 14 і оборотах fp =78,0 Гц  перша частота лопатки дорівнює 1090 Гц. 
Дані вимірів теплотехнічних параметрів за розрахунком через 500 годин роботи показують, що в період експлуатації ВЦН режим роботи і характеристика мережі змінюються. Причому, зміна характеристики мережі значно впливає на амплітуди гармонік лопаток, цей вплив є сумірним з втратами в ВЦН. Залежність втрат в ВЦН і амплітуди гармоніки лопатки в часі (напрацювання 1500 годин) представляє достатню кореляцію між втратами ВЦН і амплітудою гармоніки лопатки. Це є підтвердженням технічних діагностичних ознак дефектів ВЦН. Отримані дані добре узгоджуються з розрахунками математичної моделі виникнення амплітуд частот лопаток на корпусі ЦБН при ( = 0,54.

Аналогічні результати були отримані для нагнітача 370-18 з 24 лопатками і нагнітача з 17 лопатками. У високочастотній частині спектру корпусу нагнітача спостерігається збільшений рівень вібрації на сімнадцятій і тридцять четвертій роторних гармоніках, що відбиває геометричні зміни решіток лопатки колеса, як це було раніше встановлено в теоретичних і експериментальних дослідженнях. Виділені гармоніки спектру створені обертанням з частотою 100 Гц колесом нагнітача, що має сімнадцять лопаток, тобто частота збудження складає 100 х 17 = 1,7 кГц, відповідає першій частоті лопатки і має другу гармоніку, яка дорівнює тридцять четвертій гармоніці.

Висновки

В роботі розроблено  математичну модель високочастотних коливань частоти компресора, яка базується на аналізі спектрів частот. 
Представлена модель була використана для діагностування функціонально-технічного стану ВЦН і визначення фактичних параметрів режиму роботи. Наведено результати експериментальних досліджень, які збігаються з теоретичними результатами.
Список літературних джерел 

1. Самойлович Г.С. Возбуждение колебаний лопаток турбомашин. М., Машиностроение, 1975, с. 287.

2. Тимошенко С.П. Прочность и колебания элементов конструкций. М., “Наука”, 1975, с. 704.

3. Костин В.И., Игуменцев Е.А. Диагностирование проточной части нагнетателей ГПА. “Газовая промышленность”, 1988, № 1, с. 59.

4. Васильев Ю.Н., Бескелетный Н.Е., Игуменцев Е.А. Вибрацоинный контроль технического состояния газотурбинных газоперекачивающих агрегатов. М., “Недра”, 1987, с. 197.

5. Галиуллин З.Т., Леонтьев Е.В., Цегельников Л.С., Бутурлакин Ю.В., Старовойтов В.Г. Определение производительности центробежных нагнетателей и компрессорных станций. Сб. Проблемы транспорта и газа. М., ВНИИГАЗ, 1983, с. 204-210.

45fp





15fp





30fp





3fp





2fp





1fp





0.6





2





6





Vi, мм/с








_1446820956.unknown

_1446821632.unknown

_1446822051.unknown

_1446822185.unknown

_1446822208.unknown

_1446822669.unknown

_1446822113.unknown

_1446821889.unknown

_1446821993.unknown

_1446821843.unknown

_1446821691.unknown

_1446821789.unknown

_1446821493.unknown

_1446821543.unknown

_1446821309.unknown

_1446820347.unknown

_1446820587.unknown

_1446820847.unknown

_1446820679.unknown

_1446820722.unknown

_1446820487.unknown

_1446819369.unknown

_1446820109.unknown

_1446812519.unknown

