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ОБЩАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА РАБОТЫ

Актуальность работы.
Обеспечение надежности и безопасной эксплуатации машин и механизмов в условиях повышения энергоемкости и производительности технологических процессов, увеличения скоростей и нагрузок промышленного оборудования и транспортных машин, а также старение производственных фондов делает особо актуальным проблемы анализа их технического состояния, прогнозирования остаточного ресурса и возможности аварийных ситуаций.
В перечне мероприятий по обеспечению техногенной безопасности одной из главных задач машиноведения является совершенствование методов диагностирования и мониторинга технического состояния. Решение этих задач невозможно без моделирования изменения параметров технического состояния во времени в зависимости от многочисленных факторов внешнего воздействия, режимов эксплуатации, конструкции механических систем с учетом износа деталей, обратных связей входных и выходных параметров, что позволяет производить имитацию изменения технического состояния машины в течение ее жизненного цикла.
Такое моделирование позволяет не только создавать надежные конструкции, но и обеспечивать точность оценки технического состояния косвенными методами (вибродиагностикой, по состоянию смазочных материалов и др.), а также прогнозировать поведение объектов в будущем времени эксплуатации.
При работе в машине протекает ряд взаимосвязанных и обуславливающих друг друга процессов (динамические процессы, изнашивание сопряженных деталей, изменение механических свойств материалов и др.).
Совершенствование моделирования технического состояния машин и механизмов на многокритериальной основе является одним из актуальных направлений современного машиноведения.
Целью настоящей работы является совершенствование методов моделирования изменения технического состояния поршневых кривошипно-ползунных механизмов с учетом взаимосвязи динамических характеристик, изнашивания сопряженных деталей и диагностируемых вибрационных параметров.
Заданная цель достигается решением следующих машиноведческих задач исследования:
1.	разработка математической модели движения поршневого кривошипно-ползунного механизма с учетом зазоров в сопряжениях и неравномерности вращения коленчатого вала;
2.	моделирование формирования и изменения во времени зазоров в сопряжениях деталей поршневого кривошипно-ползунного механизма в процессе изнашивания;
3.	разработка алгоритма и программы расчета изменения динамических характеристик механизма при изнашивании сопряжений деталей;
4.	установление взаимосвязи между параметрами виброакустического сигнала, динамическими характеристиками и зазорами в трибосопряжениях механизма.
Научная новизна работы заключается:
•	в создании математической модели изменения движения поршневого кривошипно-ползунного механизма, учитывающей взаимовлияние динамических характеристик механизма и формоизменения сопряженных деталей в кинематических парах при различных режимах эксплуатации;
•	в установлении взаимосвязи между параметрами виброакустического сигнала и изнашиванием трибосопряжений и оценке на этой основе технического состояния поршневых компрессорных машин;
•	в создании программного комплекса, позволяющего производить виртуальный мониторинг технического состояния механизма при различных режимах эксплуатации и конструкционного оформления машины с учетом взаимовлияния различных факторов внешнего воздействия и состояния механической системы.
Объектами исследования являются компрессоры поршневого типа и программный комплекс виртуального исследования их технического состояния.
Методы теоретического исследования и разработка программ расчета основаны на применении метода Лагранжа исследования динамики механических систем (уравнения второго рода с неопределенными множителями), виртуальных экспериментах с помощью программного комплекса.
Экспериментальные исследования включали в себя вибродиагностику поршневых компрессоров и дефектацию деталей кинематических пар.
Практическая ценность работы заключается:
1.	в совершенствовании оценки технического состояния поршневых машин по вибродиагностическим показателям;
2.	в возможности с помощью разработанного метода выявить потерю работоспособности отдельных деталей и узлов механизма движения поршневых машин во время эксплуатации;
3.	в возможности прогнозирования технического состояния механизма в будущем времени эксплуатации.
Реализация работы. Результаты работы нашли применение в диагностике технического состояния компрессоров химической промышленности на предприятиях ОАО НАК «Азот» (г. Новомосковск Тульской обл.), ОАО «Айс-Фили» (г. Москва), ОАО «МЖК» (г. Москва), ОАО «Московский хладокомбинат №14», ОАО «Минудобрения» (г. Россошь Воронежской обл.) и др.
Апробация работы. По теме диссертации опубликовано 11 печатных работ, в том числе 1 в центральных рецензируемых изданиях ВАК Российской Федерации. Основные положения работы докладывались и обсуждались:
1.	на научно-исследовательских конференциях в МАДИ (ГТУ) 2006-2009 гг.;
2.	на III Международной конференции «Проблемы механики современных машин» в г. Улан-Удэ в 2006 г.;
3.	на Международной конференции по теории механизмов и машин в г. Краснодаре в 2006 г.;
4.	на Международной научно-технической конференции «Актуальные проблемы трибологии» в г. Самаре в 2007 г.;
5.	на III научной конференции «Проблемы динамики и прочности исполнительных механизмов и машин» в г. Астрахани в 2007 г.;
6.	в рамках 8-й специализированной выставки «Изделия и технологии двойного назначения. Диверсификация ОПК» на научно-практическом семинаре «Испытания и диагностика машин» на ВВЦ в 2007 г.;
7.	на научно-практической конференции с участием иностранных специалистов «Трибология – машиностроению» в ИМАШ РАН в г. Москве в 2008 г.;
8.	на XVIII Российской научно-технической конференции «Неразрушающий контроль и диагностика» в г. Нижний Новгород в 2008 г.;
9.	на Всероссийской научно-технической конференции «Машиноведение и детали машин» в МГТУ им. Н.Э. Баумана в 2008 г.;
10.	на 9-й Международной Научной школе «Фундаментальные и прикладные проблемы надежности и диагностики машин и механизмов» в ИМАШ РАН в г. Санкт-Петербург в 2009 г.
Структура и объем работы. Диссертация состоит из введения, пяти глав, выводов, библиографического списка из 126 наименований и приложений. Работа содержит 152 страницы основного текста, 37 рисунков и 9 таблиц. В приложениях помещены результаты обследований технического состояния узлов поршневых компрессоров и акт о внедрении результатов работы.

КРАТКОЕ СОДЕРЖАНИЕ РАБОТЫ

Во введении обосновывается актуальность выбранной темы исследования, сформулированы цели и задачи, научная новизна, практическая значимость и основные положения, выносимые на защиту, кратко изложено основное содержание диссертации.
 В первой главе  проведен аналитический обзор научно-технической литературы, в котором дан анализ потерь работоспособности и причин отказов поршневых кривошипно-ползунных механизмов (на примере компрессорных машин), показана взаимосвязь динамических процессов и изнашивания, рассмотрены методы исследования динамики рычажных механизмов, вибродиагностики как основного метода оценки технического состояния без останова и разборки конструкции. 
В области исследования изнашивания узлов кривошипно-ползунного механизма можно отметить работы Авдонькина Ф.Н., Гриба В.В., Григорьева М.А., Гурвича И.Б., Кошкина К.Т., Мишина И.А., Новикова В.И., Пономарева А.Н., Путинцева С.В., Фурухамы С., Эвайса М. и др.
Из ряда работ, посвященных вопросам динамического анализа механизмов с зазорами, следует выделить работы Бруевича Н.Г., Кобринского А.Е., Курнатова В.Д., Луканина В.Н., Милованова В.И., Никитина А.Г., Сергеева В.И., Середы В.Т., Супонева В.В., Юдина К.М.
Динамика любого механизма является источником вибрации всей машины в целом. Поэтому ее изменение вследствие деградации технического состояния узлов отражается, в первую очередь, на параметрах колебательных процессов. Значительный вклад в создание систем вибродиагностики внесли отечественные научные школы ОАО «Газпром», ОАО «ВНИИГАЗ», ИМАШ РАН, ОАО «ЛенНИИхиммаш», ЛСХИ, МАДИ (ГТУ), МГТУ им. Н.Э. Баумана, НАМИ, НИЦИАМТ, СибИМЭ, ХАДИ и другие. Среди зарубежных фирм следует отметить "Bently-Nevada Corporation", «Bruel & Kajer», «SKF» и другие. В середине XX века в СССР одними из первых этот метод для диагностики поршневых машин разработали и применили Бухтияров И.Д., Егоров А.С., Змановский В.А., Павлов Б.В. и другие ученые бывшего СибВИМа (в настоящее время СибИМЭ). В дальнейшем метод вибродиагностики получил развитие в работах Береснева В.Н., Доценко Ю.Г., Костюкова В.Н., Лопатинской Э.З., Милованова В.И., Павлова Б.В., Соколовой А.Г. и др.
В настоящее время наблюдается недостаток работ по совместному моделированию динамики поршневых машин, износа и вибрационных параметров с учетом их технического состояния, поскольку каждая из них представляет отдельную задачу. Вследствие сложности их протекания в реально действующих механизмах, в настоящее время отсутствует соответствующая математическая модель, позволяющая исследовать эволюционные процессы в течение определенной наработки. Недостаточно изучены динамические процессы механизма с учетом влияния зазоров и технического состояния узлов. При этом задачу динамики и изнашивания всех деталей кривошипно-ползунного механизма и цилиндро-поршневой группы необходимо решать в комплексе.
Вторая глава посвящена моделированию изменения зазоров в кинематических парах поршневых кривошипно-ползунных механизмов (цилиндрических шарнирах и цилиндро-поршневой группе) с учетом динамических характеристик механизма и наличия граничной смазки в трибосопряжениях.
Для описания трибологических процессов в цилиндро-поршневой группе была выбрана расчетная схема, показанная на рис. 1.

 
Рис. 1. Расчетная схема триботехнической системы «кольцо-цилиндр».

Согласно принятой схеме упруго связанных сечений в модели рассматриваются два случая равновесия кольца относительно стенок цилиндра: 1) зазор в замке кольца не выбран (K0); 2) зазор в замке кольца выбран (K=0).
В первом случае справедлива система уравнений равновесия кольца 
PI + PII = P
		PI  PII = T.		(1)
Для определения гидродинамических реакций PI и PII, входящих в систему уравнений равновесия кольца было необходимо получить распределение гидродинамического давления вдоль осевой высоты кольца p(x)I, II. Для этого использовалось уравнение Рейнольдса для одномерного потока в стационарной форме:
                                        .                                 (2)       
Граничными условиями являлись (см. рис. 1):
p(0) = p1;	                   p(0) = p2;
                   при V  0;                                       при V  0.         	(3)     	
p(1) = p2;                                     p(1) = p1;
После двойного интегрирования уравнения (2) с учетом граничных условий (3) имеем:
	 ,	(4)
где первый по порядку индекс при параметре p соответствует ситуации V  0, а второй – ситуации V  0.
Получив функцию p(x) и допустив равномерное распределение гидродинамического давления вдоль полуокружностей кольца, определяли несущую способность каждого кольца:
                                     .		      (5)
В результате решения системы (1) определяются неизвестные параметры hmI и hmII, являющиеся аргументами функций PI и PII соответственно.
По найденным значениям hmI и hmII анализировали текущую величину зазора в замке кольца
	                        K = K  (hmI + hmII),		(6)
где K – монтажный зазор в замке кольца.
Если полученное значение K0, то решение считалось достигнутым, в противном случае (K0) полагали K=0. Тогда одно неизвестное выражали через другое (hmII = K  hmI) и решали только второе уравнение системы (1). В итоге снова определяли оба неизвестных параметра hmI и hmII для второго случая равновесия кольца. При этом содержащаяся в (1) сила T, с учетом справочных значений коэффициента граничного трения, находилась по зависимости:
	                         		(7)
В рамках принятой модели предполагалась возможность возникновения трех режимов трения в сопряжении «кольцо-цилиндр»: жидкостного, смешанного и граничного. Для идентификации указанных режимов использовали неравенства:
hкр hmI hmII;
	                                  hmI  hкр  hmII;				      (8)
hmI  hmII  hкр.
На основании проведенных исследований поршневых компрессорных машин, учитывая малость их скоростей, сделан вывод о наличии граничного режима смазки по всему ходу поршня.
Выбранная для расчета износа модель основана на непрерывном пошаговом накоплении элементарного износа в узловых точках цилиндра при элементарном перемещении ползуна.
Линии контакта ползуна (деталь 1) и направляющей (деталь 2) разбиваются на элементарные отрезки постоянной длины, равные Δl. Для детали 1 число узловых точек j=0,1…М1, а для детали 2 – j=0,1…М2. Пути трения узловых точек ползуна будут постоянными и равны 
                                                                           (9)

При определении пути трения в направляющей необходимо учитывать различие путей трения каждой ее узловой точки. Для решения этой задачи разработан специальный алгоритм.
Принцип расчета состоит в следующем. При перемещении ползуна на шаг Δl элементарный износ узловых точек цилиндра  от j=1 до j=M1+1 составляет:
		                          ,	(10)
где J(2) – интенсивность изнашивания материала детали 2; p1 – удельная нагрузка; n – число взаимодействий сопряженных деталей.
При перемещении ползуна на следующий шаг Δl износ в точке j=1 останется прежним ( ) поскольку ползун вышел из контакта с этой точкой цилиндра. А износ точек от j=2 до j=M1+1 определяется суммированием износа на предыдущем  и текущем шаге:
                 	             (11)
Поскольку путь трения последней точки контакта j=М1+2 на этом шаге будет не 2Δl, а Δl, то ее элементарный износ определяется аналогично (10):
                         .              (12)     
И так далее – до достижения ползуном мертвой точки.
На рис. 2 изображена пошаговая эпюра износа цилиндра при разбиении ползуна на М1=5 точек, а цилиндра – на М2=15. При единичном перемещении ползуна, происходит накопление износа контактных точек цилиндра на величину  . В общем случае, расчет износа цилиндра при движении поршня слева направо (от НМТ к ВМТ), проводится по следующей зависимости:
                                                        (13)
При обратном движении (от ВМТ к НМТ):

  Рис. 2. Схема пошагового изнашивания
поступательной пары.
                                                    (14)

Данную методику можно применить для случая износа цилиндра при наличии перекладок поршня, а также при контакте цилиндра с несколькими поршневыми кольцами.
 Разработаны программы расчета, в основу которых положены численные методы решения.
Третья глава посвящена моделированию динамики поршневых кривошипно-ползунных механизмов с учетом зазоров в сопряжениях деталей и неравномерности вращения коленчатого вала. Наличие зазоров приводит к появлению дополнительных степеней свободы. В связи с этим возможны 8 видов движения, характеризующиеся сохранением контакта и свободным перемещением деталей в поле зазора в каждом сопряжении. Расчетная схема механизма представлена на рис. 3. Поскольку с точки зрения диагностики наиболее значимыми являются динамические параметры в момент контакта деталей, то в работе принята модель неупругого удара. Также не учитывается уклон штока. Звенья механизма предполагаются абсолютно жесткими.
Математическая модель выведена из уравнений Лагранжа II рода с множителями:
 
(15)
 ;     
Этот подход позволил разработать единую модель для всех видов движения механизма с определением всех параметров, необхо-димых для выделения узлов из ВАС.
Обобщенными       координатами    являются     qj=(x1, y1, x2, y2, y3, ). Поскольку механизм имеет переменную структуру, то число степеней свободы варьируется от 3 до 6. При этом связи, налагаемые на механическую систему, яв-ляются неудерживающими, голономными, стационарны-ми:

        (16)
 
Множители Лагранжа характеризуют реакцию связи, модуль которой находится следующим образом:
                 (17)
Определив кинетическую энергию системы и обобщенные силы, были получены уравнения движения звеньев в поле зазора и коленчатого вала по координатам:
х1:
          (18)
у1:
       (19)
где l1, l2 – радиус кривошипа и длина шатуна соответственно;  ; Мi=Мi(m1, m2, m3, Iмах, IS1, IS2); IS1, Iмах, IS2 – момент инерции коленчатого вала, маховика и шатуна соответственно; m1, m2, m3 – масса коленвала, шатуна, поступательно движущихся деталей соответственно; G1, G2, G3 – силы тяжести звеньев; F’ – сила трения в уплотнениях, F1  – сила трения в направляющей крейцкопфа; ka – коэффициент трения связи а; Р – коэффициент, характеризующий ускорение звеньев; Fпс – газовая сила.
Для координат x2, y2, y3,  уравнения  являются аналогичными.
Сила давления газа Fпс, входящая в состав активных обобщенных сил, рассчитывалась согласно индикаторной диаграмме поршневого компрессора с учетом средних потерь в клапанах. 
Множители Лагранжа рассчитывались путем совместного решения уравнений связей и движения. Положение и угловая скорость коленчатого вала определялись для всего компрессора, то есть рассматривалась система "маховик–коленвал–Iряд–IIряд–IIIряд" (для трехрядной машины). 
Решение уравнений движения проводилось методом Рунге-Кутта на ЭВМ с помощью разработанного программного пакета. При этом начальные условия выбраны такими, чтобы механизм находился в ВМТ. В результате решения определены скорость вращения вала, скорость и сила реакции соударения, а также относительное положение деталей в поле зазора, предшествующее их удару.
С целью проверки адекватности комплексной математической модели динамики и изнашивания деталей кривошипно-ползунного механизма были проведены экспериментальные исследования виброакустических характеристик компрессоров при соответствующих износных состояниях узлов трения.
В четвертой главе обоснован выбор объектов исследования и приведены особенности их конструкции.
В качестве объекта диагностирования выбраны вертикальные крейцкопфные азотные поршневые компрессоры TV2S3K–400/630 (корпус предварительного сжатия) и TV2S3K–400/270 (дожимающий корпус), установленные на производстве больших агрегатов Новомосковской акционерной компании "Азот". Они работают без смазки цилиндров и газовых сальников. Такая конструкция компрессоров получила широкое распространение в химической промышленности. Каждый его корпус является трехрядным, двухступенчатым.  Конечное  давление  нагнетания  установки  составляет 10МПа, производительность 110м3/мин, частота вращения коленчатого вала 293об/мин, мощность электродвигателя 800кВт.
Также исследовались: водородный компрессор NA-20, установленный в автоклавном цехе ОАО «Московский жировой комбинат»; аммиачный компрессор АГК-56, установленный в компрессорном цехе ОАО «Айс-Фили»; аммиачный компрессор П-220, установленный в компрессорном цехе ОАО «Перовское»; аммиачный компрессор АВ-75, установленный в холодильно-компрессорном цехе ОАО «Холодильник №5-6».
Проведенный анализ причин отказов показал, что стуки, происходящие в компрессорах от ударов в сопряжениях, способны привести к аварийным ситуациям. Появившиеся дополнительные динамические нагрузки снижают несущую способность деталей. Это приводит к разрушению их контактирующих поверхностей, штоков, срезу шплинтов в шатунных болтах, что требует значительного времени восстановления. В качестве диагностируемых узлов были выбраны шатунный, крейцкопфный подшипники скольжения, "башмак крейцкопфа–направляющая" и "поршневые кольца–втулка цилиндра".
Во время проведения ремонтных работ в этих узлах контролировались величины зазоров. Они изменялись только в том случае, если фактический зазор больше предельного. Если зазоры находились в допустимых пределах, то компрессор собирался и выводился на рабочий режим.
С целью определения технического состояния диагностируемых узлов во время эксплуатации контролировались виброакустические характеристики (ВАХ) компрессоров. В качестве измерительного прибора использовался виброанализатор «АДП-3101» ООО «Инкотес» с пьезоэлектрическими датчиками. Исследования проводились в высокочастотной области ускорения – до 10кГц, что характеризует удары деталей. Крепление датчиков к корпусу объекта осуществлялось через переходники, которые жестко устанавливались в каждой контрольной точке. Для этого были определены наиболее  информативные  места  съема   вибрации: на фланцах цилиндров и на станине компрессора – возле направляющих и коренных подшипников. С целью осуществления временной селекции виброакустического сигнала (ВАС) использовался фотоотметчик, запуск которого осуществлялся при достижении I ряда компрессора верхней мертвой точки (ВМТ).
В соответствии с поставленными задачами регистрировались временная реализация ВАС и его спектр. Поскольку удары деталей в сопряжениях носят многоимпульсный характер, что характеризуется нестабильностью уровня вибрации, то измерение ВАС проводилось за 5 оборотов вала. По этим временным выборкам строился спектр, усреднение которого проводилось по 15-20-и мгновенным спектрам, когда наложение текущего на усредненный не вызывало уже существенных изменений.
Экспериментальные исследования вибрационного состояния осуществлялись на эксплуатационных режимах компрессора и при пуско-наладочных испытаниях. Это позволило оценить степень влияния давления в цилиндрах на процессы соударений в каждом сопряжении.
Пятая глава посвящена исследованиям влияния режимов работы компрессора и величин зазоров в сопряжениях деталей на динамические и виброакустические характеристики механизма движения. Исследования проводились на режимах, соответствующих пуско-наладочным испытаниям и номинальной нагрузке.
В результате моделирования динамики при изменении зазоров в шатунном подшипнике, крейцкопфном подшипнике, в поступательной паре «крейцкопф-направляющая» от минимального до предельного значения было установлено следующее: на динамические параметры влияет не только зазор в исследуемом сопряжении, но и соотношение величин зазоров в узлах.
В качестве примера приведем гистограммы для компрессора TV2S3K-400/270. На рис. 4а-в показаны максимальные значения скоростей соударения деталей в различных узлах за цикл работы механизма при минимальных и предельных значениях зазоров в исследуемых сопряжениях.
При увеличении зазора в одном из каких-либо узлов (шатунный, либо крейцкопфный подшипники, либо крейцкопф-направляющая) значения динамических параметров в этом узле, как правило, увеличиваются. Причем наиболее сильно это проявляется в крейцкопфном подшипнике: здесь скорость удара возрастает в 3,75 раза (рис.4б). В шатунном подшипнике скорость соударения увеличивается в 1,93 раза (рис.4в), а в поступательной паре – в 1,81 раза (рис.4а).
Динамика крейцкопфного подшипника является наиболее чувствительной к изменению зазоров во всех узлах механизма. Следует отметить, что на других режимах работы компрессора его динамика будет несколько отличаться. Поэтому количественные и даже, в некоторых случаях, качественные соотношения динамических параметров при изменении зазоров в узлах будут другими. Так, при изменении величины зазора возможно появление дополнительного второго удара при другом положении кривошипа за цикл работы механизма. Кроме того, при моделировании было установлено, что увеличение зазора в поступательных узлах приводит к пропорциональному изменению скорости удара деталей. В подшипниках эта зависимость не является линейной, так как на их ско-
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Рис.4. Гистограммы скоростей соударения деталей при изменении зазоров:
а) – в сопряжении «крейцкопф-направляющая»; б) в крейцкопфном
подшипнике; в) в шатунном подшипнике.

рость соударения влияет зазор не только в исследуемом сопряжении, но и зазоры в других узлах. Это связано с тем, что множитель Лагранжа отдельно взятой связи является функцией совместного влияния всех связей. А значение реакции оказывает непосредственное влияние на скорость движения деталей.
При проведении виброисследований фиксировались спектры виброускорения, характеризующие износ в крейцкопфном, шатунном подшипниках скольжения, узле «направляющая-башмак крейцкопфа» и цилиндро-поршневой группе (рис.5, 6). Сопоставление результатов моделирования при разных режимах и зазорах с параметрами ВАС для каждого узла показывает, что между скоростью удара и амплитудой вибрации существует линейная зависимость во всех узлах компрессора. Изнашивание в направляющей крейцкопфа и ЦПГ способствует пропорциональному увеличению скорости соударения. Износ подшипников, особенно крейцкопфного, приводит к нелинейному увеличению скорости удара, а, следовательно, и амплитуде вибрации.
Диагностические признаки состояния узлов компрессора, такие как фаза, периодичность, амплитуда и длительность удара, рассчитываются с помощью разработанной математической модели. Это позволило рассчитать собственные частоты сопряжений и выделить их на спектре.
В соответствии с результатами расчета максимум спектральной мощности в различных узлах для TV2S3K лежит в следующих зонах: 1700Гц («направляющая – башмак крейцкопфа»), 2500Гц (шатунный подшипник), 3500Гц (цилиндро-поршневая группа), 7500Гц (крейцкопфный подшипник).
Проведение ряда математических экспериментов при различных соотношениях зазоров от минимального значения до предельного в каждом из узлов позволяет получить такие соотношения зазоров, которые приводят к наибольшим уровням динамических характеристик. Тогда с учетом результатов, полученных при математическом моделировании динамики механизма компрессора, и технических условий на ремонт становится возможным уточнить предельные значения зазоров в узлах компрессора с точки зрения уменьшения его динамической и виброакустической активности.
Таким образом, рассмотренные в предыдущих главах отдельные процессы являются составными частями общего процесса изменения технического состояния машины, а математические модели их описания – частными операторами общей математической модели.













 
 

ОБЩИЕ ВЫВОДЫ

1.	Проведенные экспериментальные  исследования  отказов  поршневых компрессоров и технического состояния сопряжений позволили выявить узлы, дефекты в которых наиболее опасно влияют на работоспособность машины в целом. Ими являются поршневые кольца, башмак крейцкопфа, шатунный и крейцкопфный подшипники скольжения.
2.	Разработана математическая модель формирования и изменения во времени зазоров в сопряжениях деталей поршневого кривошипно-ползунного механизма в процессе изнашивания с учетом динамических характеристик механизма и наличия граничной смазки в трибосопряжениях.
3.	Разработана математическая модель динамики поршневого компрессора, которая адекватно описывает движение механизма компрессора с учетом зазоров и неравномерности вращения коленчатого вала.
4.	Проведены виртуальные исследования на ЭВМ влияния изменения зазоров в каждом рассматриваемом узле механизма на его динамические параметры. Динамика крейцкопфного подшипника является наиболее чувствительной к изменению зазоров во всех узлах механизма. Установлено, что скорость соударения в крейцкопфном подшипнике увеличивается в 3,75 раза при увеличении его зазора от минимального до предельного значения.
5.	Математическое моделирование процессов перекладок деталей в сопряжениях механизма движения поршневого компрессора позволило определить вибродиагностические признаки износа различных узлов по временному и частотному признакам.
6.	Сопоставление результатов математического моделирования динамики с виброакустическими характеристиками компрессора позволило установить взаимосвязь величины зазоров в сопряжениях со скоростью соударения и виброакустическими параметрами.
7.	Разработан программный комплекс на ЭВМ, направленный на совершенствование метода моделирования изменения технического состояния поршневых кривошипно-ползунных механизмов с учетом взаимосвязи динамических характеристик, изнашивания сопряженных деталей и виброакустических параметров.
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