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Балансировка гибких роторов представляет
значительную проблему для машиностроения.
Основные положения теории балансировки в
этом случае сводятся к следующему:

! наиболее эффективными являются методы
балансировки, в которых комбинируются усло!
вия статического равновесия от сил, возбуждае!
мых дисбалансом, с некоторыми динамически!
ми условиями. Таковыми могут быть: устране!
ние некоторых собственных форм изгибных
колебаний ротора из кривой динамического про!
гиба; устранение динамического прогиба в задан!
ных точках и частотах вращения; устранение
динамических реакций подшипников на некото!
рых  частотах и др.;

! число плоскостей коррекции равно общему
числу статических и динамических условий, в
соответствии с которыми выполняется баланси!
ровка. Так, для ротора, работающего в диапазоне
частот *

15,40 nn ≤≤ , необходимо четыре плоско!
сти коррекции; в диапазоне *

130 nn ≤≤  число
этих плоскостей можно уменьшить до трех;

! влияние упруго!демпфирующих характери!
стик опор на качество уравновешивания сравни!
тельно невелико: если какой!либо метод балан!
сировки достаточно эффективен для ротора на
жестких опорах, то его относительная эффектив!
ность сохраняется при переходе на упруго!подат!
ливые или упруго!демпфирующие опоры;

! критерием “гибкости” ротора является от!
ношение:

( )21
*nn=β ,  (1)

где n  – максимальная эксплуатационная часто!
та вращения; *n1  – первая критическая скорость
ротора на абсолютно жестких в радиальном на!
правлении опорах. Обычно при β ≤0,5 ротор даже
при жестких требованиях к качеству балансиров!
ки, может еще рассматриваться, как жесткий, и

балансироваться на низких частотах с использо!
ванием только двух плоскостей коррекции.

Наибольшая сложность при балансировке
гибких роторов связана с потребностью в высо!
кочастотных балансировочных стендах, осна!
щенных вакуумными камерами, современной
виброизмерительной аппаратурой и вычисли!
тельной техникой. Только в этом случае могут
быть замерены динамические реакции или про!
гибы, определены балансировочные коэффици!
енты и выполнены соответствующие условия
балансировки. Эффективность же известных
способов низкочастотной балансировки носит
статистический характер и не может служить
гарантией надежной безвибрационной работы
каждого отдельного изделия. Важное исключе!
ние составляют роторы, распределение дисба!
лансов которых может быть найдено по резуль!
татам измерений на низкочастотных балансиро!
вочных станках. К ним, в частности, относятся
роторы, выполненные в виде центрального вала,
несущего на себе ряд дисков (рис. 1).

Соответствующая технология включает сле!
дующие операции:

1. Измерение дисбалансов oA
r

 и oB
r

,  централь!
ного вала в плоскостях опорных подшипников.

2. Сборка первого промежуточного узла, ко!
торый состоит из вала и одного из дисков, и изме!
рение в тех же плоскостях дисбалансов 1A

r
 и 1B

r
.

3. Операция 2 последовательно повторяется
для второго узла, который состоит из двух дис!
ков, затем для третьего, четвертого, и, наконец,
последнего N!го узла, представляющего уже
окончательно собранный ротор.

4. По результатам измерения дисбалансов kA
r

и kB
r

 (k=0…N) последовательно определяются:
а) проекции дисбалансов kyА , kzА  и kyB ,

kzB  на координатные плоскости YX и ZX, жест!
ко связанные с ротором (ось Х направлена по
оси вращения);

б) проекции статических kyU , kzU  и момен!
тных kyV , kzV  дисбалансов самих дисков:
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kzkzkzkykyky BAU;BAU ΔΔΔΔ +=+= ,  (2)

)xl(BxAV);xl(BxAV kkzkkzkykkykkykz −−=−−= ΔΔΔΔ , (3)

где ;,1 ykkyky AAA −−=Δ  ykkyky BBB ,1−−=Δ ;
zkkzkz AAA ,1−−=Δ ; zkkzkz BBB ,1−−=Δ ; k – но!

мер балансируемого узла; kx  –  расстояние от
левой опоры до центра масс k!го диска. Таким
образом, функция распределения дисбалансов
становится полностью определенной.

Далее, в соответствии с принятыми услови!
ями уравновешивания рассчитываются дисба!
лансы корректирующих масс. Приведем необхо!
димые для этого формулы и уравнения, имея в
виду следующие два метода балансировки:

А. Балансировка по собственным формам
колебаний в 4!х плоскостях коррекции:
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где

( ) ( )[ ]∑ +=
k

k
'

kykkzz xVxUK 111 ηη ;

( ) ( )[ ]∑ +=
k

k
'

kykkzz xVxUK 222 ηη ;

 ( )kx1η , ( )kx2η  – собственные формы колебаний
ротора; zK1 , zK 2 – составляющие начального
дисбаланса по указанным собственным формам.

В. Балансировка с устранением прогибов в
заданных точках p и q ротора:
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где рiа , qiа  – коэффициенты динамической по!
датливости, найденные для максимальной угло!
вой скорости вращения; )(

pzr
0 , )(

qzr
0  – проекции

динамического прогиба, возбуждаемого началь!
ным дисбалансом.

Для определения динамических коэффици!
ентов рiа , qiа  решается следующая система
уравнений:
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где iS  – единичный дисбаланс в одной из плос!
костей коррекции; kiα , kjα  – статические коэф!
фициенты податливости. Искомые динамичес!
кие коэффициенты будут при этом равны:

рiа = рih ; qiа = qih .                       (7)
Прогибы, определяемые начальным дисба!

лансом, будут найдены по результатам решения
другой системы уравнений:
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где kjα , kjβ  – статические коэффициенты
податливости.

Уравнения, аналогичные (4), (5), (8), записы!
ваются и для плоскости YX, после чего определя!
ются проекции корректирующих дисбалансов
iyD , а также модули и углы этих дисбалансов:

22
iziyi DDD += ; 

i

iz
i D

Darccos=α .          (9)

С. Балансировка в 3!х плоскостях коррекции
с устранением прогиба в одной точке (точке p):
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Рис. 1. Ротор центробежного компрессора системы агрегатов “Синтезгаз”
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Эффективность балансировки можно оце!
нить коэффициентами:

0kkk rr=γ ,  (10)

где kr , 0kr  – динамические прогибы в точках

kxx =  отбалансированного и неотбалансиро!
ванного ротора.

При определении kr  используются уравне!
ния (8), в правые части которых включаются

суммы: ki
i

izD α∑  – при определении проекций kzr

или ki
i

iyD α∑  – при определении проекций kyr .

Очевидна зависимость качества балансиров!
ки от множества факторов: распределения началь!

ного дисбаланса, характера выдвигаемых динами!
ческих условий, положения плоскостей коррек!
ции и т.д. Отсюда вытекает необходимость в оп!
тимизации этого процесса с целью достижения
минимальных значений коэффициентов kγ  и, что
не менее важно, минимальных значений коррек!
тирующих дисбалансов. Быстродействие совре!
менных ПК позволяет решать эту задачу для каж!
дого конкретного ротора непосредственно в про!
изводственных условиях.

Некоторые результаты такого расчета, вы!
полненного для ротора компрессора высокого
давления агрегата “Синтезгаз” (производство
аммиака), представлены на рис. 2, 3, 4. Здесь
ν =1…12 обозначают различные сочетания усло!

Рис. 2. Графики γ (ν ), при ω =0…1200 рад/с

Рис. 3. Графики γ (ν ), ω =1100 рад/с
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Таблица 1. Сочетания условий для определения дисбалансов корректирующих масс

Рис. 4. Графики maxD (ν ), ω =1100 рад/с

вий, по которым определялись дисбалансы кор!
ректирующих масс (табл. 1). Результаты расче!
та приведены для центральной точки 5xx = .

Довольно неожиданно возникла еще одна
трудность – чрезмерно большие значения кор!
ректирующих масс, на один…два порядка превы!
шающие уровень начальных дисбалансов. Дан!
ная ситуация была вызвана чрезмерно малой
обусловленностью матриц, соответствующих
системам уравнений (1)…(3).

Для решения этих проблем была разработана
программа, работающая в среде MATLAB 6.1, ко!
торая позволяет рассматривать большое число ва!
риантов балансировки, отличающихся  друг от дру!
га характером динамических условий, налагаемых
на корректирующие массы, числом и расположе!
нием плоскостей коррекции, положением точек
устранения прогиба, а также угловой скоростью
балансировки. Быстродействие современных пер!

сональных компьютеров позволяет решать эту за!
дачу для каждого конкретного ротора и непосред!
ственно в производственных условиях.

Некоторые результаты такого расчета, вы!
полненного для ротора компрессора высокого
давления агрегата “Синтезгаз” (производство
аммиака), представлены на рис. 5, 6. Здесь
ν =1…12 обозначают различные сочетания усло!
вий, по которым определялись дисбалансы кор!
ректирующих масс (см. табл. 2). Результаты рас!
чета  приведены для центральной точки 5xx = .

Полученные результаты позволяют уверен!
но выбрать оптимальное сочетание параметров
балансировки, при котором достигается мини!
мальные трудоемкость коррекции и уровень виб!
рации, возбуждаемой начальным дисбалансом.

Использование результатов расчета в произ!
водстве играет существенную роль, особенно в
тех случаях, когда коррекция дисбаланса дос!
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Таблица 2. Сочетания условий для определения дисбалансов корректирующих масс

Рис. 6. Графики зависимости maxD (ν )

Рис. 5. Графики зависимости γ (ν )
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тигается за счет съема металла. Тогда необходи!
мо обеспечить сочетаемость минимальных зна!
чений коэффициента kγ  с приемлемыми значе!
ниями дисбалансов корректирующих масс iD ,
поскольку резерв съема металла ограничен.
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