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Вибрационная прочность и надежность авиационных двигателей
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НЕ К ОТ ОР ЫЕ  ВОП РОС Ы У Р А В Н О В Е Ш И В А Н И Я  РОТОРОВ

Известно, что гибкие роторы, д а ж е  будучи отбалансирован ы  
в двух плоскостях, часто  вы зы ваю т повыш енную вибрацию  м аш и ­
ны. У равн овеш иван ие  на обычных б алан си ровочн ы х стан к ах  о к а ­
зы вается  д ля  них недостаточно эфф ективны м . Обы чно п р ед л ага ­
ется специальны й метод балансировки , закл ю ч аю щ и й ся  в том, 
что уравн овеш и ван и е  гибких роторов производят, руководству­
ясь значением  и ф азой  прогиба в а л а  при об оротах  его, близких 
к рабочим  и к критическим [1 , 2 ].

Д л я  некоторых типов роторов устран ение  т а к  назы ваем ого  
«скрытого» д и с б а л а н с а  м ож н о  произвести и на обычных б ал а н си ­
ровочных станках , применив специальны е схемы балансировки . 
П ри м еры  построения таки х  схем рассм отрены  в § 2.

С другой стороны, к а к  п о к а зы в а ет  опыт, не д л я  всех гибких 
роторов т а к а я  методика явл яется  обязательной . Условия, при вы ­
полнении которых м ож но воспользоваться  обычными методами 
б алан си ровки  вы ясняю тся  в § 1 .

К ром е неуравновеш енности, обусловленной неточностью изго­
товления, сборки и балан си ровки , д л я  р я д а  роторов существенное 
значение имеет неуравновеш енность, в ы зв ан н ая  искривлением 
в процессе работы . Н екоторы е эксперим ентальны е работы  по 
этому вопросу и злож ены  в § 3.

§  1. У С Л О В И Я  Э Ф Ф Е К Т И В Н О С Т И  Б А Л А Н С И Р О В К И

Э фф ективность  б алан си ровки  естественно оценивать отнош е­
нием ам плитуд  отбалансирован ного  и неотбаланси рованного  ро­
торов при прохож дении соответствую щ ей критической скорости.

где у — амплитуда неотбалансированного ротора; 
у б — амплитуда отбалансированного ротора.
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К оэф ф ициент эффективности  п о казы вает , во сколько  р аз  б а ­
лансировка  ум еньш ает  вибрацию . Если К < Д ,  то б ал ан си р о в ка  не 
уменьш ает, а увеличивает  вибрацию .

Р ассм отри м  д виж ени е  системы «ротор — корпус», когда ротор 
с некоторой исходной неуравновеш енностью  (которая  всегда име­
ется вследствие неточностей изготовления и сборки его деталей)  
идеально  о тбалан си рован  в двух  плоскостях, не совп адаю щ и х  с 
плоскостями исходной неуравновеш енности.

С целью упрощ ения ан ал и за  зам еним  ротор невесомым валом  
с сосредоточенной посредине массой т, которая  устан овлен а  на 
нем с эксцентриситетом е. Будем  считать, что при б алан си ровке  
на ротор у стан авли вается  д в а  уравн овеш и ваю щ и х  груза, р авн о­
удален ны х от его концов, к а ж д ы й  из которых создает  д и бал ан с

можно пренебречь.
Д л я  в ал а  на податли вы х опорах  (фиг. 1 ) , о тбалансирован ного  

r  плоскостях 3, получим уравнени я  равновесия;

m g  е. Влиянием их масс на формы и частоты колебаний системы

е
г

'
3

/

Фиг. 1.

(1)

R  == Q — Р б ; 
Re 0 =  у 2;

У\ — Уг =  Q а п '—■ Рб а 1з-

(2)
(3)

(4)
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.Здесь и д ал е е  обозначено:
т —  масса, сосредоточенная  на валу;

о) — угловая  скорость  в ращ ен и я ;
у х — перем ещ ение  точки вала, на которой зак р еп лен а  масса; 
у 2 — перем ещ ен ие  подшипника;
R реакция  опоры;

R 6
 центробеж ная сила балансирую щ его груза;

Q — центробеж ная  сила массы, сосредоточенной на валу;
2е0— податливость опоры вала; 
ев — податливость вала; 

а1Ь «13 — коэффициенты влияния (см. фиг. 2 ).

П одставляя (1) в (4) и (1) и 
(2 ) в (3), получим после преоб­
разований: ^  < \ ^

/лиР^у, — у  2 =  О,

(тш2ап  1 ) yi  -f- у 2 =  • (5)
=  — тшЧ (аи  — а 13).

Р е ш ая  (5) и вводя обозначение

ОСц =  6В

«И «12 — £ф

i 1кг

ж *<< сз Ж 7'

получим: 

Ух =  е

У 2 =  s

т (ен
м:

еФ

+  е „ )  ’

0>2

р 2

е» +  е , О)2 ’ 

1 - ^

еф ео V р - >

(«о +  г в ) 2 ш2
1 Р 2

(6 ) Ж

(7)

(8)

05л,-

J j ___ У \ ч
-tQStr

/л г /  /
1

(9)

-  -  r r Z

Фиг. 2.

Д л я  случая, когда точки 3  совп адаю т  с точками 2, ф орм улы  (8 ) 
и (9) получаю т вид:

О)2

ев Ж  .
У 1 =  !

У  2 =  S

1 - ^  ’
р2 

,2 \ 2

(<’о +  ев )2 О)2

Рг

( 10)

(11)
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Д л я  неотбалансированного ротора Р б =  0. Поэтому

Ух =  е

с0 Т

1 Р2
О)2

■р2"

С равнивая (8 ) и (12), получим
е

к  =  -
0 е в

(12)

(13)

' (14)
-Ф

С ледовательно , чем ж естче  участок  в ал а  м еж д у  плоскостями 
балансировки , чем податли вее  его цапфы , н аходящ и еся  вне уч аст­
ка м еж д у  плоскостями б алан си ровки  и, наконец, чем п одатли вее  
опоры ротора, тем больш е будет величина К, т. е. тем эф ф ек ти в ­
нее будет балан си ровка .

f  '  0 0 * 0 0  О s n c fc r s t  <У*+О ь*Р оы е о .'т  ̂ с т л  а*>си/о о 5 а н * ь . ’а  о о т о р  /°
с, пугос х  ос г о  ̂  и/о а  *

ас о , р- '

oca соЪаш. У9*

осб ба.п

X» С?<?лГСГс.

о с а  о ф э а и *
О* О с а  о  S o o t y *

Фиг. 3.

Ф ормы колебаний  отбалансирован ного  и н еотбал ан си р о ван ­
ного роторов в закритической области  существенно отличаю тся. 
Н а  фиг. 3 п о к азан ы  ф орм ы  колебаний по ф о р м у лам  (10), (11) и 
(12) ,  (13) при е0= ев д л я  р я д а  частот. Видно, что на больш их 

закритических частотах  центр тяж ести  массы  m  отбалансирован -  
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11 о го ротора не стремится  к оси обращ ени я , а переходит через нее, 
гак что эксцентриситет  дели тся  юсью о б ращ ен и я  на д в е  части. 
П нбрация подш ипников становится  очень больш ой ввиду  того, 
что на ц ап ф а х  в ал а  устан овлен ы  б ал ан си р у ю щ и е грузы, даю щ и е  
значительны е силы.

Д л я  того, чтобы п о к азать  неизменность приведенных выше 
результатов  и при учете дем п ф и рован и я ,  м ож н о  реш ить  зад ач у  
фиг. 1 д л я  случая , когда  точки 3 совп адаю т  с точкам и  2, т. е. 
когда б алан си ровочн ы е грузы  установлены  на ц а п ф а х  в а л а  в п ло­
скостях опирания.

Р еш ен ие  проводится в координатны х осях XOY, связан н ы х  с 
валом, т. е. вр ащ аю щ и х ся  вместе с ним с угловой скоростью  со, 
причем точка О совп адает  с осью вращ ен и я ,  а ось Y со впадает  с 
нап равлением  д еф орм ац и и  опор (см. фиг. 4).

Фиг. 4.

Будем  считать, что демпфирование сосредоточено в опорах и 
сила трения, п ри лож ен н ая  со стороны опор к точке 2 , пропорци­
ональна скорости: F TP =  h0wy2.

Это — один из наиболее вероятны х и простых случаев.
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У равнения равновесия точек 1 и 2 в проекциях  на координат 
ные оси:

т ш 2 (У1 +  ecos ср)   (г/j — г/2) =  0 . (15

т ш2 (хх -)-е sin ф )  — лд =  0 . (16
ев

У з  j — (l/i — У2) +  от*»2® cos <р =  0 (17‘о <в

^ош ^ 2  +  шсо2г sin ср---- -!— дд =  0 . (]g

Р еш ая  систему (15) — (18) и введя обозначения (7) и

р I =  (19.
получим

(О2 \
w&0̂ 0 / 1 ‘ 2~ J

te  ¥ =  т т А — ; (2 0 ;
1 — ■

и — £ . В__________________Р___________________  /О 1 1
ео ~Ь 1 Г  ( со2 \ 2 /  со2 \ 2

V  + V < ^ o 2 ( l - ^ j

Т а к  как  вы р аж ен и я  д ля  х\ и г/ 2 получаю тся  очень громоздкими, 
рассмотрим их только  д ля  прохож дения  критической скорости, 
то есть д л я  со=р.

ЛД =  ^ е .  (22)

Уз =  У ,  (23)

С р авн и вая  у\ по (21) и (10) видим, что они отли чаю тся  только 
наличием  дем п ф и рую щ его  члена в (21).  С ледовательно, введение 
д ем ф ирован ия  не меняет выводов о влиянии соотношений м еж ду  
податливостям и на эф ф ективность балансировки .

О пределение перем ещ ения точки 1 в еличиной у i не совсем 
точно. Более верным будет /д =  | х х2 +  у , но поправка получается 
несущественной. Д л я  ш ирокого ди ап азо н а  значений д ем п ф и р о в а ­
ния (коэфф ициент усиления на критической скорости в пределах

5-Д20) и соотношений податливостей опор и в а л а  y - j -  =  0 ,25-j-4 ,0 j

ош ибка приближ енного  определения эффективности балан си ровки  
по величине У\ превы ш ает  2 % .

Д л я  вы явлен ия  влияния  массы корпуса и податливости под-
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пески рассмотрим систему на фиг. 5. Корпус д ля  простоты при­
нят недеформируемы м. У равнения равновесия

Qau

R 0 =  Q —  Рб •

Я «А  =  У1 Hi- 

~  Рй «13 =  У1— У2-

(24)
(25)

(26)

\

Q = m * * ( y  i +  e). (27)
Р  б =  тш%. (28)

R 0 +  тк ш2«/4 — Rn =  0. (29)
Кп — У4> (60)

где y i  — перемещ ение массы  корпуса; 
т к — масса корпуса; 

е „ — податливость подвески;
П

— реакция  опоры вала;

R п — реакция подвески.
О стальн ы е обозначения  те ж е, что и д ля  системы уравнений

( 1 ) — (4).  П о д став л я я  (24), (27), (28) в (25);  (27), (28) в (26);
(30), (25) в (29) получим после п реобразований  с учетом (6 ) 
следую щ ую  систему уравнений:



Р е ш а я  (31), найдем:
СО2 /  СО2 \

=  --------- ^ Т Т ^ Г — • (32)О) \  /  0 3 -  \

( / " " Т л К 1 ~ р ? )
о з -  ш -  . О )-  с 0  \

е ф Р ° 2 \  Р 2к  е° + е п /

9,  =  ' в' '  О - £ Х ‘ - Й  ' <33)
О) 2 О) 2

у ,  =  s i i -  . --------^ ^    (34)

V1 “  P p l V ~  РР>
где р х2 и р 22 — корни уравнения Д = 0  — квадраты  критических ско ­

ростей системы.

А = ------- ... { 1 —  0)21т  (ев + е0 +  еп ) +  т к ел ] +
В п

+  11)4шшк (ев +  е0) е п } — определитель системы уравнений (31);

(35)
р 2 =  квадрат  собственной частоты колебаний вала на
Г в  т е в  г

ж е с тк и х  опорах;

р 2 =  —-— _  квадрат  собственной частоты колебаний корпуса на

подвеске. 
_1_

т («о +  еп )

Р е ш а я  задачу  о неотбалансированном роторе, положим в у р ав ­
нениях (24) и (26) Р б =  О, а уравнение (28) исключим.

Получим



«■* ( .  ■»* gp \
Ро*\1 Рк* ' g„ +  gn ) /0 , t

^  £ , ш* \ I o>2 \ • V37)

CO2

*  —  7 ------- M. w  ,oM  • (38)

Эфф ективность балан си ровки  определяется  по изменению з а ­
зо р а  м еж д у  ротором и корпусов д л я  отбалан си рован н ого  и неот­
б алан си рованного  роторов:

„  ,, е„ +  е„ 1 —  т„  <о2е„
К  =  —  =  “----    7----г---- Т Т  • (39)

V i e  —  ^46 е Ф 1 -  (m  +  m K )  ш 2е п

И з формулы (39) видно, что в области первой критической ско­
рости, где 1 — ( т  -+- т к ) tu2an <  1 — т к и>2еп , балансировка очень 
эффективна, а в области высоких оборотов, где tnK ш2еп >  1 , эф ф ек­
тивность балансировки можно определить приближенной формулой

К  -------------------— — .  ( 4 0 )
е ф  m  +  т к  '  >

Ф о р м у л а  (40) показы вает , что учет вибрации корпуса дает  
некоторое сниж ение эффективности  балан си ровки  по сравнению 
со схемой на неподвиж ном ф ундам ен те  (см. ф ор м у лу  (14), но 
величиной, определяю щ ей эф ф ективность  балан си ровки , остается  
то ж е  соотношение м еж д у  податли востям и  элем ентов  ротора и 
опор. Ф орм ула  явл яется  точной при еп — со.

Во всех рассм отренны х ранее  з а д а ч а х  предп олагалось ,  что 
б ал ан си р о вка  проведена идеально, то есть ди сбалан сы , введенные 
на ротор, в точности равны  по величине исходному и противопо­
л о ж н о  ему направлены .

В действительности д л я  роторов Г Т Д  остаточная  н еуравнове­
ш енность м ож ет  составлять  5— 400 гсм  на опору (в зависимости 
от типа и состояния балансировочного  оборудования, к в а л и ф и ­
кации об сл у ж и ваю щ его  п ерсонала  и технических требований к 
ротору, установленны х ч ер теж о м ).

Естественно возникает  вопрос: к а к а я  неуравновеш енность оп­
редел яет  в основном уровень вибрации , «скры тая» , т. е. исходная 
м еж д у  плоскостями балансировки , или остаточная, в плоскостях 
балан си ровки ?

Д л я  вы яснения этого рассм отрим  схему фиг. 1 и примем, что 
исходная неуравновеш енность устран яется  в плоскостях б ал ан си ­
ровки 3 с точностью ± 1 0 % .  И сходны м и уравн ен и ям и  д л я  расчета  
будут (1) — (4), причем второе уравнение (1) следует переписать 
в виде

8 -3 8 6 5
Р  б =  Ш ш 2з >(41)

1 1 3



где коэфф ициент X показы вает , к а к а я  доля  исходного ди сбал ан са  
у стран яется  на опорах. Т аким  образом , в наш ем примере Х =0,9 ; 
1,0 ; 1, 1.

Уравнения (5) с учетом (41) примут вид:
тш*е0у 1 — у 2 =  — mw2c0e (1 — X) 1

(тшЧв —  I) y i  +  у г =  —  тшЧ [ев (1  — X) +  <?ф X] J '

Р е ш ая  (42), получим

(43)

Р ассм отри м  два  ротора, д ля  которых величина К  по ф орм у­
ле  (14) составляет

/ ( = 1 0  — эф ф ективно  балан си руем ы й  ротор,
/ ( = 1 , 2 5 — ротор с м алоэф ф ективн ой  балансировкой.
Зн ачен и е  квадратн ой  скобки ф орм улы  (43) д л я  назван н ы х  

выше величин X о тображ ен о  ниж е в таблиц е  1 .
Табпица 1

N.  Остаточный 
N. дисбаланс

А 0 ,9 1 , 0 1 , 1

к -  е° +
N

% — 10,0 0 +  1 0 , 0

10 0,19 0,10 0 , 0 1

1 ,25 0,82 0,80 0,78

Т аки м  образом  видно, что ротор с эф ф ективной  балансировкой , 
в отличие от ротора  с м алоэф ф ективн ой  б алан си ровкой  очень 
чувствителен к  величине и нап равлени ю  остаточного д и сб ал ан са  
на опорах; при небольш ом изменении р а зб ал а н си р о в к и  в и б р а ­
ция м ож ет  измениться  в несколько раз. Видно та к ж е ,  что н е ­
больш ая  « перебалан сировка»  полезна, т а к  к а к  она м о ж ет  су­
щественно снизить вибрацию . И з ф орм улы  (43) м ож но получить 
оптимальное значение «перебалансировки»; п олож ив  квадратн ую  
скобку  равной  нулю, получим:

*  +  в- 1 (44)X =
ео +  ев ВФ 1 - К '

И з равен ства  (44) следует, что д л я  эф ф ективно б алан си руем ы х 
роторов оптим альная  « перебалан сировка»  невелика и составляет  
несколько процентов от исходной неуравновеш енности.
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Ротор с м алоэф ф ективн ой  балан си ровкой  ош ибок б ал а н си ­
ровки практически не чувствует, т а к  как  д а ж е  точн ая  б ал а н си ­
ровка почти не у м еньш ает  вибрации  такой  схемы.

Выше, на решении ряда  упрощ енных зад ач  были выявлены 
причины, влияю щ ие на уровень вибрации системы с о тбал ан си р о ­
ванным ротором.

О дн ако  д л я  более слож ны х схем непосредственное применение 
полученных ранее форм ул  не представляется  возм ож н ы м , так  
к а к  массы  и ди сбал ан сы  реальны х роторов произвольны м  образом  
распределены  вдоль их длины, а не сосредоточены в одной точке, 
отсутствует п р ед п о л агав ш ая ся  всюду симметрия, корпусы зн ач и ­
тельно более слож ны , чем предполагалось.

Р ассм отри м  прохож дени е  критической скорости в связанной 
системе «ротор — корпус». Д л я  упрощ ения а н а л и за  предполож им, 
что характеристики  ж есткости  и д ем п ф и рования  всех элементов 
д ви гател я  одинаковы  во всех ради альн ы х  н ап равлени ях ; тогда 
движ ени е  всех элементов будет круговым. П оэтом у дальн ейш ее  
рассмотрение ведется в проекции всех сил и перемещ ений на про­
извольную плоскость, содерж ащ ую  ось обращ ени я  ротора.

В о зб у ж д аю щ и м и  силам и являю тся  д и сбалансы  ротора

Р  (х, i) =  и (х) sin iot, (45)

где х  — координата вдоль оси ротора; 
t — время;

ш — угловая скорость в ращ ен и я  ро ора;
и (х )  — погонный дисбаланс на роторе;т  

g  — ускорение силы тяжести.

Т а к  к а к  в реж и м е  критической скорости (или резонанса)  пе­

ремещения отстаю т от во зб у ж д аю щ и х  сил на - j -  движ ени е  ротора 
и остальны х элем ентов  д ви гател я  происходит по закону: 

у  (x,t) =  — у 0Т[ (х) cos Ы  i

.Ук ( 0  =  — Уо^к cos (оt  J ’ ^
где у  ( x , t )  —- уп ругая  линия ротора;

у 0 — амплитуда колебаний некоторой точки ротора — мас­
штаб формы колебаний;

Ъ (х) — форма колебаний ротора в системе двигателя при рас­
сматриваемой критической скорости; 

у  к — см ещ ение £-ой точки корпуса, опор или под­
вески;

т|к — перем ещ ение точки k  корпуса или опор в форме ко ­
лебаний системы двигателя  при рассматриваемой к р и ­
тической с к о р о с т и — форма колебаний корпуса.

К ак  установлено по одностороннему !износу торцов рабочих 
лоп аток  на роторах, проходивш их критические скорости с боль­
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шими прогибами, ротор в процессе прохож дени я  критической ско­
рости не испыты вает  переменной д еф орм ац и и  резонансного х а р а к ­
тера. П оэтом у примем, что силы д ем п ф и рован и я  имею тся только  в 
корпусах, опорах  и подвеске и меняю тся по закону.

Fк (t) — —  h K - j j -  (ук Ук+i) =  h K Уо (т)к — т)к+|) sin v't, (47)

где F K (t ) — д ем п ф и рую щ ая  сила в эл ем ен те  k, 
h K — коэффициент пропорциональности;

Уп — у к + 1 — деф орм ация элем ента  k, k - \ - 1 .
Ф орм ула  д ае т  линейную зависимость  силы дем п ф и рован и я  от 

ам плитуды  д еф орм ац и и  и независим ость — от частоты. Б олее  
слож н ы е  зависимости  сил д ем п ф и рован и я  от ам плитуд  не изм е­
нят принципиально дальн ей ш и х  выводов.

В р еж и м е  резонан са  работа  сил, во зб у ж д аю щ и х  вибрацию  си­
стемы и дем п ф и рую щ их ее, д о л ж н а  быть одинакова.

Р а б о та  сил возбуж ден и я  за  один цикл колебаний:

v -  S S  р м - Ч щ - ‘ '<■ <><!*=
о о

2к I
— ^ У у  и (х) sin2 u t ■ у 0у, (х ) d  (и4) d x  =

0 0 °
i

=  Y  ~ y 0 § u  (*) ч M d x > (48)
0

где I — дли на  ротора.
Р а б о та  сил д ем п ф и рования  за  один цикл колебаний:

к 0

2 -

=  ^  \  h Уо1 ( v  — т]к + 1 ) 2 sin2 vtd  ( t) =
п О

-  "i/o2 S  hr. (ЪК -  TiK+1)2, (49)
К

где сум м ирование  ведется по всем элем ентам  корпуса, опор и 
подвески, в которых имею тся дем пф ирую щ ие силы. П р и р ав н и в ая  
работу  сил д ем п ф и рован и я  и возбуж дения  по (48) и (49)

W  =  W a ,
получим

J и (х) Г] (х) dx



Если и (х )  — исходная неуравновеш енность ротора, а в про­
цессе б алан си ровки  в точки х\ и х 2 ротора введены ди сбалан сы

то аналогично  (50) получим д л я  отбалан си рован н ого  ротора

Э фф ективность  б алан си ровки  определится  очевидным отнош е­
нием

Т аким  образом , если имеется расчет  критических скоростей и 
соответствую щ их им собственных форм системы «ротор — кор­
пус», то, з а д а в а я с ь  вероятны ми ф орм ам и  распределен ия  неуравно­
вешенности по длине ротора, мож но определить по отношению 
(53) эф ф ективность  балан си ровки  ротора д л я  этих критических 
скоростей и возм ож н ого  распределен ия  неуравновеш енности.

§  2. П Р И М Е Р Ы  У С Т Р А Н Е Н И Я  « С К Р Ы Т О Г О »  Д И С Б А Л А Н С А  Н А  О Б Ы Ч Н Ы Х  
Б А Л А Н С И Р О В О Ч Н Ы Х  М А Ш И Н А Х

Т а к  к а к  балан си ровочн ы е м аш ины  д аю т значение и н а п р ав л е ­
ние д и сб ал ан са  в двух  произвольны х плоскостях  ротора, то д ля  
устранения скры того  ди сбал ан са  приходится строить схему б а л а н ­
сировки с определенной последовательностью  устран ения  д и с б а ­
л а н с а  отдельны х частей ротора.

Н аи более  м ассивными д етал я м и  являю тся  диски. С л ед о в а ­
тельно плоскостями б алан си ровки  до лж н ы  быть I и II. О д н ако  
при выборе этих плоскостей сущ ественное влияние на б а л а н с и ­
ровку о к а ж е т  ди сбал ан с  переднего вал а .  П ри  им ею щ ем ся  соот­
ношении длин наличие д и с б а л а н с а  50 гсм  на переднем конце 
переднего в а л а  приведет  к ош ибке 1 2 0  гсм  в плоскости первого 
рабочего  колеса. П оэтом у необходимо п редварительн о  отбалан-

J и (х) (х  — х,) dx

о
I ’ (51)

и ,
о

о)2 о
J и {х) Y) (х) dx  +  С ,Т| (Xj) +  и 2-ц (х2)

Уо6 в ' 2
(52)

(53)
i
( и (х )  г) (х )  dx
о

Ротор турбины двигателя А (фиг. 6)

117



сировать  передний вал. Он балан си руется  на б аз ах  А и Б  с точ­
ностью 10 гсм. П р о и зв о д я щ а я с я  затем  бал ан си р о вка  собранного 
ротора в плоскостях  I и II почти полностью устран яет  скрытый 
д и сб ал ан с  в середине ротора.

П ри  такой  балан си ровке  остается  неустраненной неуравнове­
шенность, обусловленн ая  биением рабочих  профилей ш лиц перед­
него в а л а  относительно балансировочной базы  А, которое по 
допускам  м ож ет  достигать  0,04 мм. П оэтом у зам еряется  биение

этих ш лиц и сопряж ен ны х ш ли ц  ротора компрессора относительно 
своих б алан си ровочн ы х баз , и при сборке ш лицы устан авли ваю тся  
в такое  в заим н ое  положение, при котором биение балансировочной 
б азы  А — минимально.

Валы ротора двигателя Б (фиг. 7)

Эти два  в а л а  балан си рую тся  в собранном виде на б аз ах  А и 
Б. П ринято , что неуравновеш енность валов  обусловлена двум я  
причинами:

1. Биением поверхностей вал а  относительно ш еек подш ипни­
ков. Т а к  как  вал  имеет, практически  постоянную на длине пло­
щ ад ь  сечения то это биение создает  в больш инстве случаев п р ак ­
тически линейно распределенны й по длине дисбаланс.

2. Разноетенностью  вал а ,  т. е. биением внутренней , поверх­
ности его относительно наруж ной. Здесь  предполагается , что обе
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оси, к а к  наруж ной, т а к  и внутренней цилиндрических поверхно­
с т е й — прямолинейны, но каким -то  о бразом  произвольно смещены 
одна относительно другой  (фиг. 8 ). В этом случае распределение 
ди сбалан сов  по длине в а л а  т а к ж е  будет линейным.

Д л я  вы яснения связи  м еж д у  распределением  д и сб ал ан са  по 
длине в а л а  и зам ер яем ы м  на его  концах д и сб ал ан сам и  рассм от­
рим сн а ч а л а  плоскую  зад ач у .

П усть (фиг. 9) д и сб ал ан с  р аспределен  вдоль в а л а  по линей но­
му закону: ^

Фиг. Фиг. .9.

и (х) v +  - j -  х.  (54)

Вычислим дисбалансы U А и Ub , замеренные на опорах:
i

П а  I — J и (х) (/ — х) dx\

U b  I — [ u ( x ) x d x .
(55)

И з (55) с учетом (54) найдем

" ‘ “ ' ( - T  +  t J:  |

% - / ( * + * >

Р е ш а я  систему уравнений (56) относительно v и w  найдем

у = 4  (2 U a - U b )

(56)

W — 7 -  (Ub — UА )
(57)
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Теперь перейдем к рассм отрению  пространственной задачи . 
П усть  на концах  в ал а  зам ерен ы  д и сбал ан сы  Uд и U b , см ещ ен­
ные один относительно другого на угол ср (см. фиг. 10). К оорди­
натны е оси ZAXY р асп олож и м  так, чтобы ось АХ совп ала  с осью 
в а л а ,  а ось AZ с вектором  зам еренного  д и с б а л а н с а  на опоре А. 
П роекти руя  зам еренны е д и сбал ан сы  на координатны е оси получим

Ua z  =  UА \ U bz  =  U в  cos ср; 1

U a y  =  0 ; U b y  =  Нв sin <р. ]
Т аким  образом , распределен ие  д и с б а л а н с а  вдоль в ал а  через | 

з ам еренны е д и сбал ан сы  на опорах  и угол м еж д у  ними полностью 
определены  ф о р м у лам и  (53),  (57),  (58).

Д л я  определения  величины д и сб ал ан со в  U c , U \ t U*B которые i 
нуж но ввести в какой  либо  точке С в а л а  и на его опорах  А и В 
при б ал ан си р о в к е  на стан ке  (см. фиг. 9 ) ,  будем исходить из сле-;| 
дую щ их полож ений (р а с с м ар и в а я  сн ач ала  плоскую  з а д а ч у ) г |

а) П ри ф орм е колебаний  в а л а  у ( х )  д и сбал ан сы  и ( х )  и U c 
д о лж н ы  произодить  одинаковую  работу  противополож ного  з н а - |  
ка, т. е.

\ u { x ) y { x ) d x  =  — Ucy(xr) 
о

(59)

б) Вал с введенными дисбалансами U*A, U*B и Uс долж ен быть 
динамически уравновешенным:

(UA + U A) l  +  Uc ( l - x , )  =  0
(60) i( U B +  U*B) l  +  Ucx c =  0
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В положении а предполагается, что форма колебаний у ( х )  х а ­
рактерна для вала на жестких опорах, т. е. V \  и U B никакой ра­
боты не производят. Нетрудно показать, что при участии опор в 
колебаниях, уравнения (59) и (60) не меняются.

Д ействительно, если опоры колеблю тся, то вместо у ( х )  ф орм а 
колебаний получит вид:

у * ( х ) = а  +  ± - Х +  у ( х )  |
ГУл — а-,ув =  а +  Ь )

а вместо  условия (59) придется  зап и сать

S и ( х )  [ а  +  х - f  у  (x) J  d x  =  —  U ,A -a —  U'B {a-\-b) —

V с  [у ( х с ) + а + —  Х с j .
П о д ст а в л я я  в (62) значение и (х)  по (54) и (57)

и ( х )  =  ^ -  (2UA - U B) +  ± ( U B - U A )x  

и значения Д *4  и U*B, найденные из форм ул  (60)

и*А =  - и л - и ,  +  и с ^  

и-в  =  - и в - и е * -

получим
I

J и (х) у  (х) d x  +  a ( U A —  U в ) +  bUв —
О

=  —- Uсу (x) -j- a (U А -\-U в)  +  bU в .

И з форм улы  (65) видно: если выполнены условия  
условие (65) равносильно условию  (59) независим о от того, п р и ­
нимаю т опоры участие в к олебан и ях  или нет. П оэтом у в д а л ь ­
нейшем м ож но р ассм атр и в ать  у ( х )  к а к  ф орм у  колебаний на 
ж естки х  опорах.

- Д л я  вы бора ф орм ы  колебаний в а л а  рассм отри м  три случая:

а) у (х)  =  - ^ - (  1 — — квадратичная парабола. Эта форма

возможна при очень большом момент- 
ном воздействии со стороны консоль­
ных частей ротора.

б) у  (х) — sin -2- х — синусоида. Эта форма возможна при
свободном опирании.
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в) у ( х )  =  C h  4 , 7 3 - ^ - - C O S  4 , 7 3 - ^  — 0,9825 s h  4 , 7 3 - ^ +

- f  0 ,9825 sin 4,73 - j  форма колебаний балки  постоянного сече­

ния с защ емленными концами.
Случаи а) и в) являю тся крайними, случай б) — промежуточный.

К а к  ви дн о  из форм ул  (6 6 ) ,  крайние случаи отличаю тся при­
мерно на 25%. П оэтом у  в д альн ейш их  расчетах  будет принят 
промеж уточны й случай  б ) .

Если дисбаланс распределен не по линейному закону, то вели­
чина Uc получится другой.

В таб л и ц е  2 приведены четы ре случая  распределен ия  д и с б а ­
ланса  и получаю щ иеся д л я  них значения Uc при синусоидальной 
ф орм е колебаний.

К а к  видно и з  приведенных в таб л и ц е  данны х, д а ж е  такие, 
менее вероятны е закон ы  распределен ия  д и сб ал ан са  не приводят  
к значительны м  колебан и ям  величины Uc.

П о д ст а в л я я  (57) в (6 6 6 ), получим д л я  плоской задачи

Определим Uc по формуле (59) д ля  всех трех случаев  при х с =

V ,  =  ~  ( ^ А + П В). (67)

С учетом (58) формула 
(67) д аст  д л я  пространствен­
ной задачи

U ct =  —  ^ ( U a + U b c o s  ср),

(6В)
и су  =  —  ^ U B S i n y

Следовательно, д л я  про­
странственной задачи

U , - V  U*„ =

Ф иг. 11.
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Таблица 2

Геометрически — это сторона треугольника  (фиг. 11).
П рактическое  определение величины м ож но производить г р а ­

фически, либо построить прибор из трех линеек  на ползун ах  с 
транспортиром . Угол ф м еж д у  вектором д и сб ал ан са  Н Л и местом 
на валу , которое нуж но облегчать (отсчет в н ап равлени и  угла  ср), 
определится  из форм ул  (6 8 ).

Uсу, UgSill'f 1

tg(  ̂ u ll  -  U A  +  U B c o s ?  i g ( f  l + U A  1 '  ( 7 0 )
U B cos  <p

Определение м ож но вести на том ж е  построении. Описанная 
схема балансировки  внедрена. П рактически  устраняемы е дисбалан­
сы имеют порядок Uc =  500 — 1000 гсм.
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Ротор двигателя Б (фиг. 12а)

Последовательность балансировки:

а) Д в е  части ротора балан си рую тся  динамически независимо 
одна от другой: турби нная  в плоскостях В и С, ком прессорная  в 
плоскостях А и В. П ри  этом к ф лан ц у  С крепится бал ан си р о во ч ­
ная  оправа .

б) В собранном роторе устран яется  неуравновеш енность в 
плоскости С. .

в) Ротор  окончательно балан си руется  в плоскостях А и В.
О перации а) и в) не представляю т  труда. О становим ся  более

подробно на операции б). П осле  а) мож но считать, что н еуравн о­
вешенность ротора обусловлена  двум я  причинами: изломом оси 
ротора из-за  торцовых перекосов в стыке С (фиг. 126) и см ещ е­
нием осей турбинной и компрессорной частей ротора в стыке С 
(фиг. 12в). Эту неуравновеш енность м ож н о определить по д и с б а ­
л ан сам , зам еренны м  в плоскостях  А и В.
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П ри излом е оси д и с б а л а н с  ротора
I

и  A S +  и  в,  =  S  s { x ) q { x ) d x ,
О

I
ИaJ-а  +  U b J b  =  I S (x )q  (х) x d x  

о

где UАг, U вг — дисбалансы, замеренные в плоскостях  А и Б; 
q ( x ) — погонный вес ротора.

Численное интегрирование и решение (71) д аю т 

UAi =  1 1 0  е0

(71)

ПВЕ= Ю 0 ео ' •  (72)

Значение компенсирующего дисбаланса Нсе в плоскости разъема 
найдем из условия  равенства работ

i
I e ( x ) q  (х) у  {х) d x  =  — U ce у  (хс), (73)
о

где у ( х )  — уп р у гая  линия  ротора при прохождении критической 
скорости.

П рин яв  в первом приближ ении упругую линию, зам еренную  
при статическом  нагруж ении, получим после численного интегри­
ровани я  (73):

UCi — — 177 е0

или с учетом (72):

П Се =    0 ,84 (П ла+ П ве) .

Аналогично, д л я  случая  смещ ения осей

Н с5 =  -  7,4 8 0 =  -  5,7 (UM -  Uвя).
Если плоскости излома и смещ ения осей совпадают, то

U а — UAi Ч-  Has
U в  =  Hbe +  Hbs

г, следовательно,

и с  —  и  а  + г / С5 =  —  0,96 и  А  - 0 , 7 1  П в .
Если ж е  плоскости замеренных U А и Ub  не совпадают и угол 

гежду ними равен <р, то аналогично ранее проведенному решению 
(ля вала получим

Ue = V  0,92 U \  +  1,36 U a U в  cos <р +  0 ,5U% 

0,71UBsin <р
t g ^  = 0,96 U A +  0,71 UB cos!

(74)
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Д л я  нахож дени я  Uc и ф построены номограммы. Дисбалансы 
Uc практически достигают значений 400 — 1000 гсм.

§ 3. Н Е У Р А В Н О В Е Ш Е Н Н О С Т Ь  В С Л Е Д С Т В И Е  Н Е Р А В Н О М Е Р Н О Г О
О С Т Ы В А Н И Я

П ри исп ы тани ях  некоторых газотурбинны х д вигателей  обна­
р у ж и л ась  нестабильность ам плитуд  при прохож дении критической 
скорости турбины. Амплитуды  вибрации корпусов на критической 
скорости при последовательны х зап у ск ах  отли чались  до 2 0  раз.] 
С пец иальны е опыты п о казали , что это р азличие  обусловлено, в 
основном, различием  неуравновеш енности ротора турбины, кото­
р ая  возни кает  при неравном ерном  его остывании.

\

4 2 : ?
- . 1 . .. . 1

2 и ?
1 J

г  ■ '
1\

------------— i i
ч

Фиг. 13.

С хема движ ени я  воздуха, о х л аж д аю щ его  ротор остановлен-!  
ного д вигателя , п о к азан а  на фиг. 13. Очевидно, что более интен-|
сивно о х л а ж д а ю т с я  ниж ние волокна ротора, вследствие чего ро­
тор искривляется , вы пучиваясь  кверху.

Если предполож ить, что разность  тем п ератур  A t  верхнего и 
ниж него  волокон ротора по длине одинакова, а по вертикальном у, 
ди ам етру  меняется  линейно, то уравнение  искривленной оси рото­
ра [3] по фиг. 14 представляется  в виде

^  ' 2D ( а  Л'2) ’ :

где а — коэффициент линейного расширения материала ротора;
D  — диаметр вала;

/ — длина ротора м еж ду  опорами.

Это уравнение параболы. Точное решение, очень мало отличаю­
щ ееся  от ( 7 5 )— дуга  окруж ности .

К огда м асса  ротора равном ерно  расп ределен а  по длине, то 
его неуравновеш енность

Gal2MU =
12 D

где G — вес ротора.
Расчет по (75) и (76) д ля  ротора турбины изделия В  при 

At  =  10°С и следую щ их исходных данных:
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а =  1 3 - 10~6, D  =  240 m m \ 

I =  722,5 мм; G =  437 кг
У

дает £/тах  =  0,035 мм;

U — 1 0 0 0  гсм.
Этот грубый расчет по­

казывает, что неуравно­
вешенность неравномерно 
остывающего ротора очень 
велика.

Рассмотрим экспери­
ментальные данные, пока-
зываю щ ие роль неравно- Ф иг. 14.
мерного остывания ротора.

1. В двигателе  В с удачно отбалан си рован н ой  турбиной кри ти­
ческая  скорость (п =  4500-|-6000 об/мин.)  при запуске  из холодного 
состояния проходилась  без повыш ения ам п ли туд  вибрации корпу­
сов. П ри зап у сках  непосредственно после остановок повыш ения а м ­
плитуд вибрации  на критической скорости т а к ж е  не наблю далось .

Д ал ее ,  после стоянки 25 минут бы ло  прои зведено  несколько 
запусков  изделия  в следую щ ем  порядке: запуск , выход через
критическую скорость на обороты м алого  га за  в течение 1 0 0  сек,  
рабо та  на об оротах  м алого  га за  в течение 5 мин,  выклю чение 
топлива и выбег за  150 сек.,  остановка, немедленно следую щ ий 
зап уск  и т. д. А м плитуды  вибрации задней  опоры турбины  при 
проходе через критическую скорость дан ы  ни ж е в таблице.

К а к  видно из таблиц ы , у ж е  через 10 м и н  ам плитуда  на крити­
ческой скорости ум еньш ается  почти в 5 раз, а ещ е через 10 ми н  
еще в 3 р а з а  (по ам плитудам  при наборе  оборотов, т. к. вследст­
вие нелинейности системы ам плитуды  на вы беге  обычно в 2 — 3 
р а за  меньше, чем при наборе  оборотов).  Это происходит вследст­
вие в ы р авн и ван и я  тем п ератур  по; ротору.

Т а б ли ц а  3

№  запуска

Время после 
прекращ ения  
искривления  
ротора, м и н ,

Амплитуда при 
наборе оборо­

тов, мм

Амплитуда при 

выбеге, мм

1 1,5 0 ,450
6 ,5 0 ,1 0 6

2 10,3 0 ,0 9 3
15,5 0 ,040

3 19,5 0,027
2 4 ,3 0 ,0 2 7

4 28,0 0 ,020
3 4 ,0 0,020
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2. Д в и гател ь  А зап у ск ал ся  из холодного состояния (стоянка 
перед  запуском  более 2  часов) и после различны х по времени 
стоянок. П ри всех стоян ках  ротор у стан ав л и в ал ся  в одном поло­
жении, которое было найдено предварительн ы м  опытом так , что-

Е ' Р е Н Я  С т о ж н г и  п е р е д  Л О П у С < С * >  f  M o h .J

Ф иг. 15.

бы неуравновеш енность от неравном ерного  остывания  и остаточная 
после б алан си ровки  склады вали сь . А м плитуды  вибрации корпуса 
на критических об оротах  п о казан ы  на фиг. 15 (белы е точки).  Т ам  
ж е  нанесены р езу л ьтаты  при запуске  из холодного состояния 
(звездочк а)  и после прокрутки (черные т о ч к и ) .

П рокрутки  производились так :  после остановки  изделия  ротор 
приводился во вращ ен и е  стартер -генератором  в течение t0 мин. ,  
после чего у стан ав л и в ал ся  в н уж ное  полож ение  и стоян ка  п родол­
ж а л а с ь  50— 10 мин.  В рем ена  / 0 приняты  2, 5, 50 мин.  Н о р м ал ьн о  
при описываемом опыте остановки и зделия  производились неп о­
средственно после работы  на одном из крейсерских режимов. 
С делан ы  т а к ж е  две  остановки после кратковрем енной работы  на 
оборотах  м алого  га за  в течение t* — 2 м и н  и ^* =  5 мин,  т. е. с бо ­
л ее  холодным ротором. Р езу л ь таты  нанесены крестиками. Таким 
о б разом , н еравном ерн ое  остывание ротора яв л яется  одним из 
основных ф акторов , влияю щ их на ам плитуду вибрации при п ро­
хож дении критической скорости турбины.
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