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З метою зменшення впливу нерів
номірності навантаження на робо
ту приводів штангових свердловинних 
насосних установок за результатами 
проведених досліджень запропоновано 
вдосконалений спосіб оцінки та корек
тування зрівноваження. Спосіб перед
бачає визначення необхідного поло
ження кривошипних противаг на основі 
залежностей зміни активної потуж
ності та швидкості обертання вала 
двигуна. Експериментальні досліджен
ня для отримання згаданих залежнос
тей проведені за допомогою порта
тивного інформаційновимірювального 
комплексу. Його робота ґрунтується  
на технології віртуальних приладів, 
методах цифрової обробки сигналів  
і графічному програмуванні алгорит
мів прикладних програм. Відповідно 
до пропонованого способу оптималь
не місце розташування кривошипних 
противаг визначається з умови рів
ності максимумів зведеного крутного 
моменту на вихідному валу редукто
ра. При цьому графік зміни моменту 
сил корисного опору є різницею зведено
го крутного момент на вихідному валу 
редуктора, отриманого за результа
тами досліджень, і моменту від криво
шипа та противаг. Можливість вико
ристання вдосконаленого способу для 
коректування зрівноваженості приво
дів із достатньою для цього точністю 
підтверджено результатами повтор
ного ватметрування, виконаного після 
зміни положення кривошипних ванта
жів відповідно до сформованих реко
мендацій. Обґрунтовано, що достатня 
точність контрольованих для реалі
зації способу параметрів досягається 
за умови забезпечення кута повороту 
кривошипа між точками вимірювання 
від 5° до 1°. Впровадження способу доз
воляє мінімізувати затрати часу на 
реалізацію процесу зрівноваження та 
забезпечити зниження впливу нерів
номірності навантаження на роботу 
приводу
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1. Вступ

Верстат-качалка є складовою частиною штангової 
свердловинної насосної установки (ШСНУ) і за допо-

могою колони насосних штанг з’єднується з плунжером 
насоса. Колона штанг через її значну довжину і складний 
профіль свердловини зазнає дії статичних та динаміч-
них навантажень, пов’язаних із вимушеними, вільними,  
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параметричними і фрикційними коливаннями [1]. Оче-
видним є те, що ці навантаження передаються і на еле-
менти приводу ШСНУ. Зубці зубчатих коліс редукторів,  
які є складовими механізмів для зниження швидкос-
ті обертання вала двигуна до числа хитань балансира, 
в процесі експлуатації зазнають дії змінних в часі за 
пульсуючим циклом навантажень. При цьому рівень мак-
симальних навантажень окремих зубців є різним, визна-
чається особливостями роботи приводу та ступенем його 
зрівноваженості. Також характерною є зміна діючого на-
вантаження не тільки на зубці редуктора, але й на всі його 
елементи. Як наслідок на практиці доволі часто спостері-
гаються виходи з ладу обладнання, що обумовлюються 
також схильністю вузлів приводу до несприятливого 
впливу навколишнього середовища, дефектами монтажу 
і технічного обслуговування [2]. Тому зменшення впли-
ву нерівномірності навантаження на роботу приводів 
ШСНУ є важливим питанням, а дослідження спрямовані 
на його досягнення, і зокрема шляхом належного зрівно-
важення, актуальні.

2. Аналіз літературних даних та постановка проблеми

В штанговій колоні за цикл хитання балансира спосте-
рігається два перехідні процеси, пов’язані з переміщенням 
устьового штока і збільшенням або зменшенням ста-
тичних навантажень. Перехідні процеси являють собою 
вільні коливання колони штанг, амплітуда яких залежить 
від змушувального зусилля і власної частоти. Тому рівень 
динамічних навантажень обумовлюється параметрами 
окремої свердловини та використовуваного обладнання  
і, по відношенню до діючих в точці підвісу штанг сумарних 
навантажень, змінюється в досить широкому діапазоні. 
Зустрічаються свердловини, для яких динамічні наванта-
ження є співрозмірними і навіть значно перевищують ста-
тичні, що зумовлені вагою стовпа рідини над плунжером.

Одним із шляхів зменшення коливань колони штанг, 
а отже і нерівномірності навантаження приводу, є засто-
сування пружних підвісок та амортизаторів [3, 4]. Ана-
літичні та числово-аналітичні дослідження експлуатаці-
йних властивостей пружних елементів таких пристроїв 
наведені в роботах [5]. Однак амортизатори, параметри 
яких підібрані для деякого рівня навантажень, переста-
ють бути ефективними при його зміні. Незначна зміна 
частоти або параметрів демпфованого об’єкту може при-
звести до небезпечного збільшення амплітуди коливань.

Іншим способом зменшення динамічних навантажень є 
збільшення довжини ходу штока і зниження числа хитань 
балансира [6]. Чим повільніше прикладається змушуваль-
не зусилля, тим нижчим є рівень динамічних навантажень. 
Однак швидкість його прикладання є обмеженою кон-
структивними особливостями виконавчих механізмів при-
водів. Так, розмірний ряд верстатів-качалок не забезпечує 
довжину ходу більше 3–3,5 м. Використання довгоходових 
верстатів-качалок, особливо на родовищах, що знаходять-
ся на пізній стадії експлуатації є економічно недоцільним.

Зменшення впливу нерівномірності навантаження 
на роботу зокрема редукторів, клинопасових передач  
і електродвигунів досягається шляхом якісного виконан-
ня зрівноваження приводів. Завдяки цьому у зрівнова-
женому верстаті-качалці забезпечується найменше се-
редньоквадратичне значення потужності за повний цикл 
його роботи [7].

На сьогодні більшість родовищ Західного регіону 
знаходиться на завершальному етапі розробки, що харак-
теризується суттєвим зниженням продуктивності сверд-
ловин. Це зумовило зменшення діаметрів насосів, числа 
хитань балансира, а також і довжин ходу точки підвісу 
штанг. Однак переважна більшість свердловин експлуа-
тується ШСНУ з приводами, основні параметри яких 
відповідали періоду початку розробки родовищ. При 
цьому потужності приводів вистачає для роботи у вкрай 
незрівноваженому стані. В переважній більшості верста-
ти-качалки перезрівноважені, а зрівноваження за реко-
мендованими номограмами є неможливим. 

Такий стан обов’язково супроводжується періодич-
ним стуком в редукторі, що є наслідком зміни напрямку 
дії колової сили у зубчатому зачепленні. Ця зміна є харак-
терною для обох ступеней редуктора, супроводжується 
ударними навантаженнями, зумовлює виникнення вібра-
цій, що призводить до цілого ряду несправностей.

В той же час необхідно зазначити, що зрівноважен-
ня службами нафтогазовидобувних управлінь (НГВУ) 
здійснюється, як правило, шляхом контролю величини 
струму в обмотках статора асинхронного електродвигуна. 
Однак при значній недовантаженості приводних двигунів 
ефективність зрівноваження верстатів-качалок за діючи-
ми струмами є низькою.

Слід відмітити також, що найбільш поширеним спо-
собом отримання діагностичної інформації у вітчизняних 
НГВУ є динамометрування. Цей метод є широко відомим 
у всьому світі і використовується як для якісної, так  
і для кількісної оцінки умов роботи обладнання [8, 9]. 
Це пояснюється тим, що навантаження на полірований 
шток визначається як параметрами насосної установки 
і режимом її роботи, так і станом окремих вузлів гли-
биннонасосного обладнання. Стосовно навантаженості 
безпосередньо елементів проводу, що призначені для 
зниження швидкості обертання вала двигуна до числа хи-
тань балансира, а саме редуктора і клинопасової передачі, 
динамометрування не є інформативним.

В класичній теорії механізмів і машин механізм вва-
жається зрівноваженим, якщо сума зовнішніх, внутріш-
ніх сил і сил інерції, а також моментів рівні нулю [10]. 
Стосовно приводів ШСНУ зовнішньою силою є наван-
таження, що діє в точці підвісу штанг. ЇЇ зрівноваження, 
на практиці, забезпечується розміщенням додаткових мас 
(противаг) на кривошипі чи балансирі верстата-качалки. 
При цьому зовнішні сили зводяться до кривошипа, а дія 
еквівалентна зведеному крутному моменту, що діє на 
вихідному валу редуктора. Зважаючи на це, основним 
методом визначення зрівноваженості є оцінка залеж-
ності моменту від кута повороту за один цикл зміни на-
вантаження. 

Безпосереднім вимірюванням отримати графік мо-
менту дуже важко. Це пов’язано з конструктивними 
особливостями кривошипа, на якому розташовується 
вузол з’єднання з шатуном. Тому його отримують роз-
рахунковим шляхом з використанням графіка зміни на-
вантаження в точці підвіски штанг та з врахуванням мас 
ланок виконавчого механізму, визначальними з яких  
є маси кривошипів та розміщених на них противаг [11]. 
Зазначений метод забезпечує можливість оцінки зрівно-
важеності та визначення необхідного місця розташу-
вання противаг, проте вимагає необхідності врахуван-
ня кінематики виконавчого механізму верстата-качалки 
окремого типорозміру.
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Згідно [12] саме ватметрування є більш точним мето-
дом оцінки зрівноваженості верстата-качалки, оскільки 
виключає необхідність розрахунку кінематичних пара-
метрів. При цьому коефіцієнт незрівноваженості визна-
чається як:

K
P P
P PH =

−
+

⋅в н

в н

max max

max max %,100  (1)

де Pв
max ,  Pн

max  – максимальні значення потужності при 
ході точки підвісу штанг вгору та вниз. Верстат-качалка 
вважається незрівноваженим, якщо значення коефіцієнта 
перевищує ±5 %.

Існують також контролери, які після проведення кіль-
кох вимірювань споживаної потужності, що супроводжу-
ються зміною положення кривошипних противаг, вида-
ють рекомендації щодо оптимального положення [13]. 
Однак при цьому виникає необхідність неодноразового 
переміщення вантажів.

Повертаючись до процесу ватметрування необхідно 
зазначити, що графіки зміни навантаження отримують 
шляхом реєстрації миттєвих значень споживаних потуж-
ностей [14, 15]. Наявні на сьогодні технічні засоби забез-
печують вимірювання з високою дискретністю. Завдяки 
цьому фіксуються значення потужностей, які відповіда-
ють навантаженням, що зумовлені різного роду коливни-
ми процесами. Однак недослідженим залишається вплив 
дискретності вимірів на оцінку зрівноваженості приводів.

3. Мета і задачі досліджень

Метою досліджень є вдосконалення способу оцін-
ки та коректування зрівноваження приводів штангових 
свердловинних насосних установок на основі методу 
ватметрування.

Для досягнення поставленої мети необхідно вирішити 
наступні задачі:

– обґрунтувати основні принципи визначення необ-
хідного положення кривошипних противаг на основі 
результатів ватметрування;

– провести експериментальні дослідження з метою
отримання вихідної інформації для оцінки зрівноважено-
сті приводу та перевірки рекомендацій щодо коректуван-
ня зрівноваження;

– встановити доцільну дискретність вимірювання
конт рольованих параметрів в часі для реалізації способу.

4. Обґрунтування основних принципів реалізації
способу визначення положення кривошипних противаг

Для зменшення затрат на виконання операцій щодо 
зрівноваження приводу ШСНУ пропонується вдоскона-
лений спосіб визначення необхідного положення криво-
шипних противаг за результатами ватметрування. 

Момент вала кривошипа з моментом, на валу електро-
двигуна пов’язаний співвідношенням:

M M u uкр дв пп ред пп ред= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅h h , (2)

де Мдв – крутний момент, що діє на валу електродвигуна; 
uпп, uред – передаточне число пасової передачі та редук-
тора; hпп, hред – ККД пасової передачі та редуктора.

Момент на валу електродвигуна визначається за зна-
ченнями потужності та швидкості обертання вала:

M
P

nдв
дв

дв

=
⋅
⋅

30

π
.  (3)

Тоді, зведений крутний момент, що діє на вихідному 
валу редуктора, визначається як:

M
P

n
u uкр

дв

дв
пп ред пп ред=

⋅
⋅

⋅ ⋅ ⋅ ⋅
30

π
h h . (4)

Наступним кроком є розрахунок моменту, що створю-
ють кривошипи та противаги, розміщені на них:

M G l

G l G
r

пр пр пр

пр пр кр
кр

= ⋅ ⋅ +( ) +

+ ⋅ ⋅ − + ⋅ ⋅

1 1

2 2

cos

cos( ) co

j b

φ b

1 1

1 2 2
ss( ),j1  (5)

де Gпр1, Gпр2 – вага противаг, що розміщуються на кривоши-
пах; lпр1, lпр2 – відстані до розміщення центрів мас противаг; 
j1 – кут повороту кривошипа; b1, b2 – кути положення 
цент рів мас кривошипних противаг; Gкр, rкр – вага криво-
шипа та відстань до його центру мас відповідно (рис. 1).

Рис.	1.	Розрахункова	схема	для	визначення	моменту,	
що	створює	кривошип	1	та	розміщені	на	ньому		

противаги	2	і	3

Графік зведеного до кривошипа моменту від при-
кладеної в точці підвіски штанг сили корисного опору, 
отримуємо як різницю моменту, визначеного за (4), та 
моменту від кривошипа та противаг (5). Оптимальне міс-
це розташування кривошипних противаг визначається на 
основі отриманого графіка з умови рівності максимумів 
зведеного крутного моменту на вихідному валу редуктора 
для ходу штанг вгору та вниз.

5. Результати експериментальних досліджень
зрівноваженості приводу та перевірки рекомендацій 

щодо коректування 

Експериментальні дослідження активної потужності 
та швидкості обертання валу привідного асинхронного  
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електродвигуна верстата-качалки здійснювались за до-
помогою портативного інформаційно-вимірювального 
комплексу [16]. В основу його роботи покладена техно-
логія віртуальних приладів, яка базується на методах 
цифрової обробки сигналів і графічному програмуванні 
алгоритмів прикладних програм [17]. 

При цьому вимірювання діючих значень напруги 
і струму фази електродвигуна відбувалися з викорис-
танням аналого-цифрового перетворення та обчислення 
середньоквадратичного значення:

U
T

u t t
T

= ( )∫
1

0

d ; (6)

I
T

i t t
T

= ( )∫
1

0

d , (7)

де u(t), i(t) – миттєві значення напруги і струму, T – пе-
ріод інтегрування.

Активна потужність фази електродвигуна обчислена 
шляхом усереднення за період значення миттєвої по-
тужності:

P
T

p t t
T

= ( )∫
1

0

d , (8)

де p(t) – миттєве значення потужності.
Активна потужність електродвигуна отримана шля-

хом сумування активних потужностей у його фазах від-
повідно до принципу схеми трьох ватметрів.

Експериментальні дослідження з метою отриман-
ня ватметрограми та оцінки зрівноваження приводу 
ШСНУ проводились на свердловині, що експлуатується 
в постійному режимі та обладнана верстатом качал-
кою UP12-T-55. Після математичної обробки записаних 
сигналів отримано файл, що містить виміряні напругу, 
струм, активну потужність, швидкість обертання вала та 
мітку, що відповідає крайньому верхньому положенню 
підвіски устьового штока. При цьому роздільна здатність 
вимірювання вказаних вище параметрів може задаватись 
в діапазоні від 1 до 50 точок за секунду.

За результатами проведених досліджень отримано 
графік зміни активної потужності двигуна за один оберт 
кривошипа верстата-качалки (рис. 2).

Рис.	2.	Графік	записаної	активної	потужності	двигуна	
за	один	оберт	кривошипа	верстата-качалки

На основі визначених експериментальним шляхом 
значень активної потужності та швидкості обертання 
вала електродвигуна за залежністю (4) отримано графік 
зміни крутного моменту на вихідному валу редуктора 
(рис. 3).

Рис.	3.	Графік	зміни	крутного	моменту	на	вихідному	валу	
редуктора	за	один	оберт	кривошипа

Графік зведеного до кривошипа моменту, що створює 
діюча в точці підвіски штанг сила корисного опору, отри-
маємо як різницю результуючого моменту та моменту від 
кривошипних противаг (рис. 4).

Рис.	4.	Графіки	зміни	моментів:		
1	–	момент,	що	створює	кривошип	та	розміщені	на	ньому	

противаги;	2	–	зведений	крутний	момент,	що	діє	на	
вихідному	валу	редуктора;	3	–	момент,	що	створює	діюча	

в	точці	підвіски	штанг	сила	корисного	опору

Оптимальне місце розташування кривошипних про-
тиваг визначається на основі отриманого графіка мо-
менту, що створює діюча в точці підвіски штанг сила 
корисного опору, з умови рівності максимумів зведеного 
крутного моменту. Графік зміни прогнозованого після 
переміщення противаг зведеного моменту на вихідному 
валу редуктора наведений на рис. 5.

Рис.	5.	Графіки	зміни	зведеного		
моменту	на	вихідному	валу	редуктора:		

1	–	для	незрівноваженого	верстата-качалки;		
2	–	прогнозований	після	зрівноваження		

верстата-качалки	шляхом	переміщення	вантажу	
на	рекомендовану	відстань

Після виконання зрівноваження з врахуванням сфор-
мованих на основі досліджень рекомендацій проведено 
вимірювання активної потужності, графік якої наведе-
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ний на рис. 6. За вказаних умов максимальні значення 
потужності для ходу вгору та вниз склали відповідно 
20,6 і 22,1 кВт. Мінімальне від’ємне значення потужності 
наприкінці ходу вгору складало –4кВт.

Рис.	6.	Графік	записаної	активної	потужності	двигуна	
за	три	оберти	кривошипа	верстата-качалки	після	

виконання	зрівноваження

Таким чином, отриманими результатами зафіксовано 
зниження коефіцієнта незрівноваженості до 3,5 %, що 
згідно [12] дозволяє вважати верстат-качалку зрівно-
важеним.

6. Обговорення результатів досліджень та визначення
необхідної дискретності вимірювань

Використане в процесі експерименту обладнання доз-
воляє виконувати вимірювання потужності з дискретні-
стю по часу до 100 вимірювань за секунду. Тому необхідно 
встановити оптимальну дискретність реєстрації сигналів 
по часу. На рис. 7 наведені графіки записаної потужності 
приводного двигуна верстата-качалки UP12-T-55, отри-
мані на свердловині найбільшої нафтовидобувної компанії 
України ПАТ «Укрнафта» (НГВУ «Надвірнанафтогаз») за 
різних дискретностей між відліками сигналу в часі.

Зменшення проміжків часу між вимірюваннями  
в діапазоні від 1 до 0,02 секунди впливає на вигляд гра-
фіка, і починаючи з дискретності 25 точ/с стохастична 
складова сигналу суттєво ускладнює аналіз процесів 
зміни потужності.

Значення коефіцієнту незрівноваженості для цих ви-
падків наведені в табл. 1. Слід відмітити, що при вимірю-
ванні сигналу з частотою 1 точ/с (рис. 7, а) максимальні 
значення потужності при ході штанг вгору та вниз не  
є циклічно повторюваними. Наприклад, за вказаної точ-
ності для діапазону від 13-ої до 23-ої точки отримано 
значення максимумів потужностей 11,79 та 25 кВт. В той 
же час для діапазону від 23-ої до 33-ої точки зафіксовані 
відповідно значення 13,35 та 21,38 кВт. Це мало б вказу-
вати на не циклічність процесу зміни потужності. Проте 
при збільшенні кількості точок до 5 за секунду (рис. 7, б) 
отримано циклічно повторюваний процес з максималь-
ними значеннями, що відповідно складають 15,82 кВт для 
ходу вгору та 27,13 кВт для ходу штанг вниз. 

Також в процесі аналізу результатів досліджень зна-
чення коефіцієнтів незрівноваженості визначались за 
графіком зміни активної потужності впродовж одно-
го оберту кривошипа. При цьому цикл навантаження 
вибирався випадковим чином. Надалі для порівняння 
визначені коефіцієнти KН за середнім значенням макси-
мумів потужності за 5-ма обертами кривошипа (наведені  
в останньому стовпчику).

a

б

в

г

д

Рис.	7.	Графіки	потужності,	отримані	за	різної	
дискретності:	а	–	1	точка	за	секунду;	б	–	5	точок		

за	секунду;	в	–	10	точок	за	секунду;	г	–	25	точок	за	
секунду;	д	–	50	точок	за	секунду

В теорії механізмів і машин прийнято проводити ана-
ліз зміни механічної характеристики, а саме обертового 
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моменту, роботи, кінетичної енергії, потужності і т. д.,  
з кроком кута повороту кривошипа не більше 30° [10].

Таблиця	1	

Порівняння	вимірювань	при	різній	дискретності	точок

Дискретність, точ/с Pв

max ,
кВт

Pн

max ,
кВт

KН,  
%

KН, % за 5-ма 
обертами

1 (діапазон 13–23 точки) 11,79 25 –35,9
–31,3

1 (діапазон 23–33 точки) 13,36 21,38 –23,1

5 15,82 27,13 –26,3 –25,4

10 18,06 28,37 –22,2 –22,53

25 17,4 27,57 –22,6 –22,3

50 17,93 27,7 –21,4 –22,5

При проведенні вимірювання потужності, часто-
та обертання кривошипа верстата-качалки складала  
6,5 об/хв, тобто за 1 с кривошип верстата-качалки по-
вертався на кут 39°, що перевищив максимально допус-
тиме значення. Тому коефіцієнт нерівномірності обер-
тання кривошипа визначений за різними діапазонами 
точок (13–23 та 23–33) характеризується суттєвою роз-
біжністю. Найбільш близькі значення KН як для вибірко-
вих значень, так і для середніх за 5-ма обертами, приймає 
за дискретності 10, 25 та 50 точ/с. При цьому кут пово-
роту кривошипа між точками відповідно складає 3,9°,  
1,56° та 0,78°.

Таким чином, для отримання достовірної інформації 
кут повороту кривошипа між точками вимірювання має 
складати від 5° до 1°. Оскільки частота обертання криво-
шипа верстата-качалки може бути різною, то необхідну 
дискретність сигналу доцільно визначати як:

i
n

=
⋅6 кр

Dj
, (9)

де nкр, об/хв – кількість обертів кривошипа; Dj  – кут 
повороту кривошипа.

Аналіз результатів ватметрування після коректування 
зрівноваження вказав на аналогічні залежності точності 
вимірювань від їх дискретності.

До недоліків проведених досліджень необхідно від-
нести використання при визначенні зведеного крутного 
моменту, що діє на вихідному валу редуктора, дійсних 
значень частоти обертання вала двигуна, а не безпосеред-
ньо кривошипа. Цим не враховано можливий вплив на 
графік зміни крутного моменту ковзання пасової пере-
дачі. Саме на вирішення питання безпосереднього визна-
чення дійсної швидкості обертання кривошипа можуть 
бути направлені подальші дослідження. 

Також слід зазначити, що проведені дослідження сто-
суються постійного режиму експлуатації свердловини. 
При періодичній експлуатації спостерігається падіння рів-
ня рідини в затрубному просторі, що призводить до збіль-
шення статичних навантажень, а отже і змушувального 
зусилля, від якого залежить рівень динамічних наванта-
жень. Це зумовлює зміну рівня сумарних навантажень  
в точці підвісу штанг впродовж періоду роботи обладнан-
ня. Тому процес зрівноваження за таких умов буде від-
мінним від зрівноваження постійно працюючого привода. 
Особливої уваги вимагатиме аналіз залежностей зміни 
активної потужності двигуна впродовж періоду роботи 
ШСНУ та обґрунтування вихідних параметрів для фор-
мування рекомендацій щодо коректування зрівноваження.

7. Висновки

1. Розроблено вдосконалений спосіб оцінки та корек-
тування зрівноваження приводу ШСНУ за залежностя-
ми зміни активної потужності та швидкості обертання 
вала двигуна в часі. Вони є основою для побудови графіка 
зміни крутного моменту на вихідному валу редуктора 
та подальшого виділення складової, зумовленої силами 
корисного опору. Визначення оптимального місця роз-
ташування кривошипних противаг на основі отриманого 
графіка з умови рівності максимумів зведеного до криво-
шипу крутного моменту є простим у реалізації і таким, що 
не вимагає врахування кінематики виконавчого механіз-
му верстата-качалки.

2. Проведено експериментальну перевірку пропоно-
ваного способу оцінки та коректування зрівноваження 
приводу ШСНУ, для якого визначений за результатами 
початкового ватметрування коефіцієнт незрівноваже-
ності складав 22 %. Після коректування зрівноваження 
відповідно до сформованих з використанням вдосконале-
ного способу рекомендацій коефіцієнт незрівноваженості 
знизився до 3,5 %. Таким чином можна стверджувати, що 
отримане значення коефіцієнта відповідає наявним ви-
могам, а зрівноваження приводу виконане з достатньою 
для цього точністю.

3. В ході аналізу результатів досліджень встановлено,
що дискретність вимірювання контрольованих парамет-
рів в часі повинна прийматись у діапазоні, що відповідає 
куту повороту кривошипа від 1° до 5°. Вимірювання 
контрольованих параметрів з недостатньою частотою 
(1 точ/с) призводить до значних похибок у визначенні 
коефіцієнта незрівноваженості. Збільшення ж дискрет-
ності понад 25 точок за секунду практично не впливає 
на точність визначення коефіцієнта незрівноваженості, 
однак стохастична складова сигналу суттєво ускладнює 
аналіз процесів зміни потужності.
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