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В данной статье проанализированы причины повышенной вибрации промышленного вентилятора, используемого в составе 

пылеулавливающей системы асфальтобетонного завода. В ходе вибродиагностического обследования с применением современ-

ного двухканального виброанализатора Baltech VP-3470 выявлено, что основными источниками повышенной вибрации являются 

дисбаланс ротора и механическое ослабление конструкции, вызванные недостаточной жёсткостью рамы подшипниковой 

опоры. Определено, что преобладающая амплитуда на оборотной частоте и наличие гармоник в спектре виброскорости одно-

значно свидетельствуют о данных дефектах. Особое внимание уделено характерным признакам развития дефектов в подшип-

никовых узлах и электродвигателе. Для устранения выявленных недостатков предложен и последовательно реализован ком-

плекс виброналадочных мероприятий. Разработано и выполнено конструктивное решение по укреплению фундамента рамы 

с использованием бетонной заливки, что позволило повысить общую жёсткость системы и снизить уровень вибрации. Для 

обеспечения соответствия нормам ГОСТ 31350-2007 применена методика одноплоскостной динамической балансировки ро-

тора в собственных опорах методом пробных пусков с использованием векторной диаграммы. Подробно описана процедура 

балансировки, включая расчёт массы и углового положения корректирующих грузов. В результате доказано, что комплексный 

подход, включающий усиление фундамента и точную балансировку, является высокоэффективным. Представлены итоговые 

данные, подтверждающие, что общий уровень вибрации был успешно снижен с 31,5 мм/с до 6,5 мм/с в горизонтальном направ-

лении, что соответствует регламентированным допустимым значениям. Обоснована целесообразность регулярного вибромо-

ниторинга и своевременной виброналадки как неотъемлемой части управления жизненным циклом промышленных вентилято-

ров. Показано, что профилактические мероприятия позволяют предотвратить серьёзные поломки и сократить эксплуатаци-

онные расходы. 
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The article investigates the causes of increased vibration in an industrial fan operating within an asphalt plant's dust collection system. 

Comprehensive vibration diagnostics using a modern two-channel Baltech VP-3470 vibroanalyzer identifies rotor imbalance and me-

chanical looseness due to insufficient bearing support frame stiffness as the primary sources of excessive vibration. Spectral analysis 

confirms these defects, showing dominant amplitude at rotational frequency and characteristic harmonics. The study examines specific 

failure symptoms in bearing assemblies and the electric motor. A systematic vibration correction protocol is implemented, beginning with 

structural reinforcement of the frame foundation through concrete pouring to enhance system stiffness. To achieve compliance with GOST 

31350-2007 standards, single-plane dynamic balancing of the rotor in its own bearings is performed using the trial weight method with 

vector diagram analysis. The balancing methodology is detailed, including correction weight calculation and placement procedures. 

Results demonstrate the high effectiveness of this integrated approach, combining foundation strengthening and precision balancing. 

Final measurements confirm successful vibration reduction from 31,5 mm/s to 6,5 mm/s in the horizontal direction, bringing parameters 

within permissible limits. The study validates regular vibration monitoring and timely adjustment as essential components of industrial 

fan lifecycle management, showing how preventive maintenance prevents serious failures and reduces operational costs. 
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Введение. Промышленные вентиляторы (ПВ) явля-

ются важным элементом многих промышленных объек-

тов, где они служат для регулирования температуры, по-

дачи чистого воздуха, устранения загрязнённого воз-

духа, удаления механических загрязнителей и пыли на 

производственных предприятиях и других целей. В за-

висимости от назначения промышленные вентиляторы 

могут иметь различные конструкции. Вне зависимости 

от конструкции, любой промышленный вентилятор со-

стоит из рамы, корпуса, рабочего колеса и приводного 

электродвигателя, обеспечивающего вращение рабо-

чего колеса [1–4]. 

При продолжительной работе в промышленных вен-

тиляторах любого типа происходит изменение баланси-

ровки вращающихся масс из-за износа и загрязнения ло-

паток рабочего колеса и износа подшипников, а также 

развитие дефектов электродвигателя, что приводит 

к снижению производительности агрегата и повыше-

нию вибрации и шума. В аналогичных случаях целесо-

образным является применение методов неразрушаю-

щего контроля в процессе эксплуатации, позволяющих 

исключить ненужную и нерациональную разборку и ви-

зуальную дефектацию развивающихся дефектов, сокра-

тить простой оборудования [5–8]. Ресурсные и времен-

ные потери при ремонте агрегата, вышедшего из строя 

из-за дефектного подшипника или изношенной лопатки 

рабочего колеса, несопоставимы с затратами на замену 

элемента, ещё не достигшего критического состояния. 

Данная особенность также делает целесообразным 

и экономически выгодным проведение постоянного не-

разрушающего мониторинга состояния роторного агре-

гата с целью выявления зарождающихся дефектов. 

Вибромониторинг роторного оборудования и в част-

ности промышленных вентиляторов является одним из 

наиболее эффективных комплексов работ по определе-

нию технического состояния и принятии мер по устра-

нению дефектов. На первом этапе вибромониторинг 

представляет собой вибродиагностический контроль 

и диагностику дефектов во время эксплуатации ротор-

ного агрегата, позволяющую выявить дефектный эле-

мент и причины появления дефекта [9–12]. Далее,  

в случае превышения показателей вибрации предельно 

допустимых нормативных значений, проводится виб-

роналадка, в частности мероприятия по устранению 

причин высоких вибраций при выключенном агрегате. 

Такие мероприятия могут включать в себя центровку, 

балансировку, укрепление фундамента, увеличение 

жёсткости опор, ремонт электродвигателя, и другие.  

В результате сокращаются затраты на ремонт ввиду 

своевременного устранения развивающихся дефектов, 

снижения времени простоя оборудования и устранения 

дефекта до момента выхода агрегата из строя [16–17]. 

Одной из частных областей применения промыш-

ленных вентиляторов являются асфальтобетонные за-

воды. Производительность и качество дорожного стро-

ительства в значительной степени зависят от надёжно-

сти используемого на асфальтобетонных заводах обору-

дования для производства асфальтобетонных смесей. 

Технологический процесс производства асфальтобетон-

ных смесей является одним из самых энергоёмких про-

цессов дорожного строительства, поэтому повышение 

эффективности работы оборудования и снижение про-

стоев ввиду аварийного или планового ремонта важны 

для снижения себестоимости и сокращения сроков до-

рожного строительства. Одним из важных компонентов 

асфальтобетонного завода является пылеулавливающая 

система, в которую поступают образующиеся при сжи-

гании топлива и просушивании материала горячие газы 

и пыль, которые впоследствии либо подаются в смеси-

тельный агрегат, либо удаляются в виде шлама. Для 

функционирования пылеулавливающей системы необ-

ходим промышленный пылесос-вентилятор. Эти пред-

посылки делают виброналадку применимым и экономи-

чески целесообразным в начальный период эксплуата-

ции методом контроля и предупреждения досрочного 

вывода промышленных вентиляторов из строя [18–21]. 

Материал и методы исследования. Проведено виб-

рационное обследование состояния промышленного 

вентилятора асфальтобетонного завода с целью выявле-

ния причин появления повышенной вибрации и приня-

тия мер для её устранения. Контроль вибрации осу-

ществлялся с использованием переносного двухканаль-

ного виброанализатора Baltech VP-3470.  

Исследуемый промышленный вентилятор состоит из 

асинхронного электродвигателя, подшипниковой опоры 

с консольным закреплением рабочего колеса на валу. 

Общий вид исследуемого агрегата представлен на рис. 1. 

 

 
 

Рис. 1. Промышленный вентилятор 

 

Анализ конструктивных особенностей промышлен-

ных вентиляторов позволяет определить характерные 

частоты развивающихся дефектов. Так, дисбаланс ро-

тора с рабочим колесом или его динамическая неурав-

новешенность проявляется на частоте вращения ротора 

(оборотной частоте) f1. Разновидностью динамической 

неуравновешенности в данном случае является консоль-

ный дисбаланс ротора – комбинация статической и мо-

ментной неуравновешенности, которая определяется 

главным вектором и главным моментом дисбаланса ро-

тора. Консольный дисбаланс ротора из-за искривления 

оси вращения вызывает вибрации на основной оборот-

ной частоте как в осевом, так и радиальном направле-

нии. В подшипниках скольжения из-за дисбаланса ро-

тора могут возникать также автоколебания на частоте, 

равной половине частоты вращения или менее fn1 ≤ 0,5f1. 
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В подшипниках качения вибрации возникают из-за пе-

риодического изменения нелинейной жёсткости при 

групповом вращении тел качения (шариков или роли-

ков) и определяются их геометрическими и количе-

ственными характеристиками. Несоосность, неравно-

мерный износ и перекос шкивов ременной передачи 

приводит к периодическому изменению натяжения 

ремня и к модуляции низкочастотной вибрации и сил 

трения в их подшипниках частотой вращения дефект-

ного шкива. Непараллельность валов и осевой сдвиг 

шкивов приводит к появлению периодических ударных 

нагрузок на ремень с частотой вращения одного (или 

двух) шкивов, импульсно-модулирующих силы трения 

в подшипниках передачи и возбуждаемой силами тре-

ния высокочастотной вибрации этих подшипников. 

Ослабление натяжения ремня приводит к флуктуациям 

сил его натяжения и нестабильности амплитуды вибра-

ции на гармониках частот вращения обоих валов, а также 

к нестабильности величины тока, потребляемого двига-

телем. Повышенный уровень вибрации промышленных 

вентиляторов зачастую обусловлен неуравновешенно-

стью рабочего колеса, возникающей вследствие дегра-

дации геометрии лопастей (эрозия) или накопления ад-

гезионных отложений, чему особенно подвержены пы-

лесосы-вентиляторы пылеулавливающих систем. 

Система привода исследуемого промышленного вен-

тилятора включает асинхронный электродвигатель 

мощностью 30 кВт с горизонтальным расположением, 

номинальная частота вращения которого составляет 

1470 об/мин, соединённый с ротором крыльчатки по-

средством ременной передачи. Асинхронный электро-

двигатель, приводящий в движение рабочее колесо, мо-

жет генерировать электрические дефекты и выйти из 

строя из-за перегрузки и повышенного скольжения, ко-

роткого замыкания обмоток статора, обрыва стержней 

ротора или других причин, что приведёт к остановке ра-

боты всего промышленного вентилятора. 

Интенсивность вибрации оценивалась среднеквадра-

тичным значением (СКЗ) вибрации по действующим 

нормам [13–15] для категории вентилятора на жёсткой 

опоре BV3. В табл. 1 приведены предельные значения (в 

единицах виброскорости для широкополосной вибра-

ции на корпусах подшипников) при нормальной работе 

промышленного вентилятора. 
 

Таблица 1. Предельные значения вибрации на месте эксплуа-

тации промышленного вентилятора 
 

Вибрационное 

состояние вентилятора 

Предельное СКЗ  

виброскорости, мм/с 

Пуск в эксплуатацию 4,5 

Предупреждение 7,1 

Останов 9,0 

 

Основной дефект такой конструкции крепления ро-

тора соответствует развитию консольного дисбаланса, 

а именно динамической неуравновешенности ротора 

(ДНР), при котором ось ротора и его главная централь-

ная ось инерции пересекаются не в центре масс ротора 

или перекрещиваются. ДНР является комбинацией ста-

тической и моментной неуравновешенности. 

Схема обследуемого оборудования представлена на 

рис. 2. Наивысший уровень вибрации фиксировался 

в ближней к рабочему колесу подшипниковой опоре 

в вертикальном (V) и горизонтальном (H) направлениях. 

 

 
 

Рис. 2. Схема измерения вибрации 

 

Результаты измерения вибрации в установившемся 

режиме работы представлены в табл. 2. 

 
Таблица 2. Результаты измерения вибрации 
 

Номер опоры 

Виброскорость (СКЗ), 

в полосе частот 10–1000 Гц, 

[мм/с] 

V H 

1 16,03 31,5 

 

Сформированный по данным измерений спектраль-

ный состав средних квадратичных значений виброско-

рости в вертикальном направлении (V) представлен на 

рис. 3. 

Преобладающая амплитуда на оборотной частоте 

свидетельствует о наличии дефекта «дисбаланс», нали-

чие 2, 3, 4 гармоник на уровне 30 % от основной ампли-

туды возмущения соответствует дефекту «механиче-

ское ослабление» по причине низкой жёсткости рамы 

подшипниковой опоры, особенно в горизонтальном 

направлении. Этому способствуют и вибрации, генери-

руемые ременной передачей.  

С целью повышения жёсткости опор выполнено 

усиление рамы путём заливки бетонного фундамента,  

в соответствии с конструктивным решением, представ-

ленным на рис. 4. По завершении работ проведена по-

вторная оценка параметров вибрации (табл. 3). 
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Рис. 3. Спектр виброскорости в вертикальном направлении 

 

 

 
 

Рис. 4. Укрепление фундамента рамы 
 
Таблица 3. Результаты измерения вибрации (после укрепле-
ния рамы) 
 

Номер опоры 

Виброскорость (СКЗ), 

в полосе частот 10-1000 Гц, 

[мм/с] 

V H 

1 8,3 25 

 

Спектральный состав СКЗ виброскорости в верти-
кальном (V) и горизонтальном (H) направлениях после 
укрепления фундамента представлен на рис. 5–6. Ам-
плитуды 1-й гармоники оборотной частоты в вертикаль-
ном направлении уменьшилась в 2 раза (от 13,8 мм/с   
до 6,73 мм/с), причём она сместилась в высокочастот-
ную область, с 26 Гц до 30,8 Гц,  что свидетельствует об 
увеличении жёсткости крепления вентилятора. СКЗ 
виброскорости в диапазоне частот до 200 Гц в целом 
также уменьшилось с 16,03 мм/c до 10,8 мм/c.  

На спектре виброскорости (см. рис. 5) вокруг гармо-
ник оборотной частоты появились боковые пики ча-
стоты прохода полюсов 6 Гц, определяемой как удвоен-
ное произведение значения частоты питания сети (fs) 
и коэффициента скольжения (s). 

Это характерные признаки начала обрыва короткоза-
мкнутых стержней ротора асинхронного электродвига-
теля (АЭД) – результат работы АЭД под большой 
нагрузкой (наиболее распространённый дефект АЭД) 

Анализ спектров виброскорости после укрепления 
фундамента показал незначительное снижение ампли-
туд гармоник оборотной частоты. Значение виброскоро-
сти на оборотной частоте в горизонтальном направле-
нии значительно превышает предельно допустимые, что 
говорит о ярко выраженном дисбалансе ротора и необ-
ходимости выполнения балансировки.

 
 

Рис. 5. Спектр виброскорости в вертикальном направлении после укрепления фундамента 
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Рис. 6. Спектр виброскорости в горизонтальном направлении после укрепления фундамента 

 

Для выполнения мероприятий по одноплоскостной 

балансировке в собственных опорах по методу пробных 

пусков использовались встроенные функции виброана-

лизатора Baltech VP-3470 и векторная диаграмма балан-

сировки. Фаза измерялась при помощи лазерного тахо-

метра, зафиксированного магнитным креплением на ме-

таллической конструкции, не соприкасающуюся непо-

средственно с рамой подшипникового узла для большей 

устойчивости и защиты от влияния вибраций во время 

работы агрегата. Ввиду нагрева вала в процессе враще-

ния, светоотражающая метка была размещена на торцо-

вой поверхности шкива. Датчик вибрации был разме-

щён на ближайшем к крыльчатке подшипниковом узле 

в вертикальном направлении. 

Балансировка проводилась согласно следующей 

процедуре: 

1. Начальное измерение. 

Начальное измерение СКЗ виброскорости показало 

значение 19,1 мм/с с фазой 129°.  

2. Установка пробной массы и пробный пуск. 

Руководствуясь массой и геометрическими парамет-

рами ротора, был выбран пробный груз массой 25 г,  

который был приварен к одной из лопастей крыльчатки. 

Замер уровня вибрации после установки пробной 

массы показал значение СКЗ виброскорости 13,22 мм/с 

с фазой 37°. 

3. Построение векторной диаграммы балансировки 

ротора. 

Для расчёта массы и углового положения корректи-

рующего груза строится векторная диаграмма баланси-

ровки ротора. На диаграмме отмечаются вектор нуле-

вого пуска А0 = 19,1/129°, положение пробного груза m1 

и вектор пробного пуска А1 = 13,22/37°. Далее отмеча-

ется вектор вибрации пробного груза А10 = А1 – А0. Пу-

тём геометрических измерений было установлено, что 

А10 = 23,49/343°. 

4. Расчёт уравновешивающего груза. 

Масса уравновешивающего груза рассчитывается по 

формуле (1): 
 

𝑀 = 𝑚1
𝐴0

𝐴10
                                  (1) 

 

𝑀 = 25
19,1

23,49
= 20,32 г 

 

Угловое положение уравновешивающего груза рас-

считывается по формуле (2): 
 

𝜑𝑀 = 𝜑𝑚1 + 𝜑0 + 180° − 𝜑10,              (2) 
 
 

где φm1 – угол расположения пробного груза, φ0 – угло-

вая составляющая вектора нулевого пуска, φ10 – угловая 

составляющая вектора вибрации пробного груза. 
 

𝜑𝑀 = 0° + 129° + 180° − 343° = −34° = 326°. 
 

 

Итоговая векторная диаграмма балансировки ротора 

приведена на рис. 7. 
 

 
Рис. 7. Векторная диаграмма балансировки ротора 

 

5. Установка уравновешивающего груза. 

Ввиду того, что угол 326° находится примерно посе-

редине промежутка между двумя смежными лопастями 

крыльчатки, уравновешивающий груз был разбит на два 

груза массой 10,16 г, которые были приварены к лопа-

стям, расположенным на углах 0° и 330°. Пробный груз 

был удалён. Размещение уравновешивающего груза на 

рабочем колесе представлено на рис. 8. 
 



Системы Методы Технологии. Д.П. Алейников и др. Виброналадка … 2026 № 2 (70) с. 68–74 

73 

 

Рис. 8. Размещение уравновешивающего груза: a – рабочее ко-

лесо; б – уравновешивающий груз 

 

6. Контрольный пуск 

Замер уровня вибрации после установки уравнове-

шивающей массы показал значение СКЗ виброскорости 

2,8 мм/с с фазой 46°. Оставшийся дисбаланс обуславли-

вается погрешностями при геометрических расчётах 

и неточности выбора массы уравновешивающих грузов 

и их расстояния от центра крыльчатки. 

Заключение. Результаты проведённого комплекс-

ного анализа показали наличие дефектов механических 

ослаблений и дисбаланса рабочего колеса. В результате 

проведения работ по укреплению фундамента вибрация 

снизилась до 8,3 мм/с в вертикальном и 25,1 мм/с в го-

ризонтальном направлениях. При проведении динами-

ческой балансировки в собственных опорах общий уро-

вень вибрации снизился до 2,8 мм/с в вертикальном 

и 6,5 мм/с в горизонтальном направлениях. Изменение 

уровней вибрации в результате выполнения вибронала-

дочных работ представлено в табл. 4. 

 
Таблица 4. Изменение уровней вибрации в результате выпол-

нения виброналадочных работ 
 

Направление 

Виброскорость (СКЗ),  

в полосе частот 10–1000 Гц, [мм/с] 

До укрепления 

рамы 

После  

укрепления 

рамы 

После  

балансировки 

V 16,03 8,3 2 8 

H 31,5 25,1 6,5 

 

Достигнутый общий уровень вибрации соответ-

ствует границам «допустимо» в соответствии с ГОСТ 

31350–2007 «Промышленные вентиляторы. Требования 

к производимой вибрации и качеству балансировки». 

Вибродиагностика и балансировка промышленных вен-

тиляторов являются неотъемлемой частью эффектив-

ного управления их жизненным циклом. Своевременное 

проведение этих работ позволяет обеспечить надёжную, 

безопасную и экономичную эксплуатацию вентилято-

ров, предотвратить аварии, оптимизировать производи-

тельность и снизить эксплуатационные расходы. Прене-

брежение этими мероприятиями может привести к серь-

ёзным последствиям, включая поломки оборудования, 

травмы персонала и значительные финансовые потери. 

Поэтому рекомендуется регулярно проводить виброди-

агностику и балансировку промышленных вентилято-

ров в соответствии с рекомендациями производителя 

и отраслевыми стандартами.
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