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Существующие методы уравновешивания
гибких роторов отличаются, прежде всего ус-
ловиями, в соответствии с которыми опреде-
ляются балансировочные грузы. Вместе с тем,
качество балансировки любым из способов
находится в зависимости от количества плос-
костей коррекции, их положения, частоты вра-
щения при балансировке, значений некоторых
балансировочных коэффициентов и т.д. Име-
ется, таким образом, целое семейство парамет-
ров, влияющих на эффективность балансиров-
ки, и задача оптимизации заключается в том,
чтобы обеспечить максимальную эффектив-
ность процесса низкочастотной балансиров-
ки путем наиболее рационального подбора
значений указанных параметров.

Важным оптимизационным параметром
является число плоскостей коррекции, рав-
ное общему числу статических и динамичес-
ких условий, в соответствии с которыми вы-
полняется балансировка. Так, для ротора,
работающего в диапазоне частот

*
15,40 nn  , необходимо четыре плоскости

коррекции; в диапазоне *
130 nn   число

этих плоскостей можно уменьшить до трех
( *

1n  – первая критическая скорость ротора на
жестких опорах) [1].

Наибольшая сложность при балансиров-
ке гибких роторов связана с потребностью в
высокочастотных балансировочных стендах,
оснащенных вакуумными камерами, совре-
менной виброизмерительной аппаратурой и
вычислительной техникой. Только в этом слу-
чае могут быть замерены динамические реак-
ции или прогибы, определены балансировоч-
ные коэффициенты и выполнены соответству-
ющие условия балансировки. Эффективность
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В статье приводятся основные принципы, в соответствии с которыми выполняется балансировка
гибких роторов, и методика оптимизации балансировки по критериям вибрационной надежнос-
ти и трудоемкости, реализуемая с помощью динамического моделирования на персональном
компьютере, для каждого конкретного ротора непосредственно в производственных условиях.

же известных способов низкочастотной балан-
сировки носит статистический характер и не
может служить гарантией надежной безвиб-
рационной работы каждого отдельного изде-
лия. Здесь важное исключение составляют
роторы, распределение дисбалансов которых
может быть найдено по результатам измере-
ний на низкочастотных балансировочных
станках. К ним относятся роторы центробеж-
ных компрессоров, работающих в системе аг-
регатов “Синтезгаз”, конструктивно выполне-
ные в виде центрального вала, несущего 8 ра-
бочих колес, установленных с натягом до 0,4
мм (на диаметре около 140мм) (рис. 1). Отно-
шение максимальной рабочей частоты враще-
ния ( n =11200об/мин) к первой критической
частоте ( *

1n =4200об/мин) составляет здесь 2,6.
Для данного ротора достаточно 3…4-х плос-
костей коррекции.

Технология балансировки таких роторов
включает следующие операции:

1. Измерение дисбалансов oA


 и oB


,  цен-
трального вала в плоскостях опорных под-
шипников.

2. Сборка первого промежуточного
узла, состоящего из вала и одного из дис-
ков, и измерение в тех же плоскостях дис-
балансов 1A


 и 1B


.

Рис. 1. Ротор центробежного компрессора системы
агрегатов “Синтезгаз”
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3. Операция 2 последовательно повторя-
ется для второго узла, который состоит из
двух дисков, затем для третьего, четвертого,
и, наконец, последнего, N-го узла, представ-
ляющего уже окончательно собранный ротор.

4. По результатам измерения дисбалан-
сов kA


 и kB


 (k=0…N) последовательно оп-

ределяются:
а) проекции дисбалансов kyА , kzА  и kyB ,

kzB  на координатные плоскости YX и ZX,
жестко связанные с ротором (ось Х направ-
лена по оси вращения);

б) проекции статических kyU , kzU  и мо-
ментных kyV , kzV  дисбалансов самих дисков:

kzkzkzkykyky BAU;BAU   ;  (1)

)xl(BxAV);xl(BxAV kkzkkzkykkykkykz   , (2)
где  ;,1 ykkyky AAA   ykkyky BBB ,1 ;

zkkzkz AAA ,1 ; zkkzkz BBB ,1 ; k  – но-
мер балансируемого узла; kx  –  расстояние отт
левой опоры до центра масс k-го диска. Та-
ким образом, функция распределения дисба-
лансов становится полностью определенной.

Далее, в соответствии с принятыми ус-
ловиями уравновешивания рассчитываются
дисбалансы корректирующих масс. Приве-
дем необходимые для этого формулы и урав-
нения, имея в виду следующие два метода
балансировки:

А. Поэтапная динамическая балансиров-
ка (базовый вариант), включающая операции:

1. балансировка центрального вала;
2. балансировка 1-го промежуточного

узла, включающего в себя вал и колеса 1, 2
(плоскости коррекции I и II, рис. 1);

3…5. последовательное повторение опе-
рации 2 для узлов, включающих: диски 1…4
(плоскости коррекции III и IV); диски 1…6
(плоскости V, VI); диски 1…8, т.е. окончатель-
но собранный ротор (плоскости коррекции
VII, VIII).

В этом случае динамический прогиб вы-
зывается только моментными дисбалансами

kyV , kzV  и соответствующими им корректи-
рующими массами.

Б. Динамическая балансировка (проект-
ный вариант) с устранением прогибов в за-
данных точках p и q ротора, включающая
операции:

1. измерение дисбалансов центрального

вала в заданных плоскостях А и В;
2.  измерение дисбалансов в указанных

плоскостях первого промежуточного узла
(того же, что и в базовом варианте);

3…5. последовательное повторение опе-
рации 2 для второго, третьего и, наконец, чет-
вертого узлов. На всех операциях выполня-
ется только измерение, но не коррекция дис-
балансов;

6. Расчет дисбалансов корректирующих
масс в заранее назначенных (трех или четы-
рех) плоскостях коррекции с помощью сис-
темы уравнений:
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где рiа , qiа  – коэффициенты динамическойой
податливости, найденные для максимальной
угловой скорости вращения; )(

pzr 0 , )(
qzr 0  – про-

екции динамического прогиба, возбуждаемо-
го начальным дисбалансом.

Для определения динамических коэффи-
циентов рiа , qiа  решается следующая сис-
тема уравнений:
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где iS  – единичный дисбаланс в одной из плос-
костей коррекции; ki , kj  – статические ко-о-
эффициенты податливости. Искомые динами-
ческие коэффициенты будут при этом равны:

рiа = рih ; qiа = qih .                  (5)
Прогибы, определяемые начальным дис-

балансом, будут найдены по результатам ре-
шения другой системы уравнений:
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где kj , kj  – статические коэффициенты
податливости.
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Уравнения, аналогичные (3), (6), записы-
ваются и для плоскости YX, после чего оп-
ределяются проекции корректирующих дис-
балансов iyD , а также модули и углы этих
дисбалансов:

22
iziyi DDD  ;  

i

iz
i D

Darccos .    (7)
Наличие большого числа параметров,

влияющих на качество балансировки, пре-
допределяет необходимость оптимизации
этого процесса.

В качестве критерия оптимизации при-
нимаем коэффициент:

0kkm rr ,                     (8)
где kr , 0kr  – динамические прогибы в точкахах

kxx   отбалансированного и неотбалансиро-
ванного роторов. При определении kzr  ис-
пользуются уравнения (6), в правые части

которых включаются суммы ki
i

izD  ; про-

екции  kyr  определяются аналогично. Кроме
того, необходимо, чтобы минимальное значе-
ние коэффициента k  сочеталось с приемле-
мыми значениями дисбалансов корректирую-
щих масс iD . Это особенно важно, когда кор-
рекция дисбаланса достигается за счет съема
металла, поскольку резерв съема ограничен.

Быстродействие современных персональ-
ных компьютеров позволяет решать эту зада-
чу для каждого конкретного ротора непосред-
ственно в производственных условиях.

С целью повышения надежности полу-
чаемых результатов расчет Б дублируется
путем применения двух методов расчета:

1. Расчет по методу сил с применением
статических коэффициентов влияния.

2. Расчет по методу разложения динами-
ческого прогиба в ряды по собственным фор-
мам колебаний.

Расчет выполнялся по результатам прак-
тической балансировки роторов. Точка конт-
роля прогибов выбрана на расстоянии 0,4l от
левой опоры. Некоторые результаты приве-
дены на рис. 2, на котором приводятся значе-
ния коэффициентов m , найденные для мак-
симальной угловой скорости вращения рото-
ров. Здесь  =1…12 обозначают различные
сочетания условий, например изменение
плоскостей коррекции, точек устранения ди-
намических прогибов и др, по которым оп-

ределялись дисбалансы корректирующих
масс. Кривые “1” соответствуют здесь резуль-
татам, полученным по первому методу рас-
чета, “2” – по второму методу.

Следует отметить, что значение коэффи-
циента m  для базового метода А зафикси-
ровано на уровне 0,2.

Более детальное исследование зависимо-
стей m  для ротора при различных вариан-
тах балансировки   представлено на графи-
ках (рис. 3). Здесь представлены поверхнос-
ти, образуемые кривыми  m  по каждому
варианту  , причем поверхность “1” полу-
чена расчетом по первому методу, а поверх-
ность “2” – ко второму.

Из анализа приведенных результатов
следует, что в большинстве случаев базовый
метод А существенно уступает проектному

Рис. 2. Графики зависимостей m  по вариантам 

для ротора 103J463B5, при 0 =1170рад/с

Рис. 3. Графики зависимостей  m  по

вариантам   для ротора 103J463B5 при

 0;0 
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методу Б, а оптимизация позволяет найти
оптимальное сочетание параметров, при ко-
тором достигаются минимальные значения
коэффициентов m  и, соответственно, мак-
симальная эффективность уравновешивания.
Так, для ротора 103J463B5 оптимальным ока-
залось сочетание параметров №10. Следует
отметить, что наблюдаемая разница между
величинами  m , полученными по перво-
му и второму методам расчета не является
принципиальной, т.к. оба метода расчета под-
тверждают значительное снижение динами-
ческих прогибов в среднем на 2…4 порядка.

Как уже указывалось, минимальное значе-
ние  m  должно сочетаться с приемлемы-
ми значениями дисбалансов корректирующих
масс. На рис. 4, представлены графики зависи-
мостей модуля максимального значения коррек-
тирующего дисбаланса maxD , полученного по
каждому варианту   для рассматриваемогоо
ротора. Здесь кривая 1 получена по первому
методу расчета, а кривая 2 – по второму.

Рис. 4. Графики зависимостей maxD  по вариантам

  для ротора 103J463B5 при 0 =1170рад/с

Отсюда мы можем выбрать такое соче-
тание параметров балансировки, которому
отвечают минимальные значения корректи-
рующих масс. Кривые “1” и “2” на рис. 4 для
всех вариантов   практически совпадают..
Хорошая сходимость результатов расчета по
первому и второму методам свидетельствует
о высокой точности и надежности расчета.

Сравнивая результаты, полученные по
обеим целевым функциям – коэффициентам
эффективности балансировки и размерам
корректирующих дисбалансов, можно опре-
делить оптимальные параметры коррекции
для каждого ротора отдельно. Так, согласно
рис. 2 и 4 для ротора 103J463B5 оптималь-
ные параметры коррекции соответствуют 10
варианту.

Можно заключить, что оптимизация по-
зволяет уверенно выбрать то сочетание па-
раметров уравновешивания, при котором до-
стигаются минимальные трудоемкость кор-
рекции и уровень вибрации, возбуждаемой
начальным дисбалансом. Использование со-
временных ПК, позволяет решать указанные
выше задачи для каждого конкретного рото-
ра непосредственно в производственных ус-
ловиях, с высокой точностью и малыми зат-
ратами времени.

Работа выполнена при поддержке гран-
та Президента РФ № МК-5891.2006.8
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In the article the main principles are resulted, according to which the balancing of floppy curls, and
technique of optimization of balancing by criteria of vibrational reliability and complexity sold with the
help of dynamic simulation on a PC, for each concrete curl directly under production conditions is
fulfilled.


