
Вестник ПНИПУ. Аэрокосмическая техника. 2017. № 48 

 60

DOI: 10.15593/2224-9982/2017.48.06 
УДК 62-251:621.757 

С.М. Белобородов1, 2, М.Л. Цельмер1 

1 ПАО «Научно-производственное объединение “Искра”», Пермь, Россия 
2 Пермский национальный исследовательский политехнический университет, Пермь, Россия 

МЕТОДИКА УРАВНОВЕШИВАНИЯ РОТОРА ПРИ БАЛАНСИРОВКЕ 

Рассматриваются вопросы, связанные с уравновешиванием ротора (и его элементов) при балансировке цен-
тробежного компрессора газоперекачивающего агрегата. Проведен обзор типовых технологических процессов одно-
плоскостной и высокочастотной схем балансировки, выявлены и изложены основные недостатки этих методов. Пред-
ложена альтернативная методика уравновешивания ротора, при которой: предварительно проводится низкочастотная 
четырехплоскостная (и более) балансировкой вала, прецизионная двухплоскостная балансировкой рабочих колес ро-
тора, управляемая сборка и многоплоскостная балансировка ротора с заданными параметрами направления и разме-
щения остаточных дисбалансов. Отражена блок-схема предлагаемого алгоритма сборки и балансировки ротора цен-
тробежного компрессора с указанием основных этапов технологии адаптационной сборки ротора. Выявлено, что кор-
рекция локальных дисбалансов роторов в местах их расположения обеспечивает их динамическую устойчивость во 
всем диапазоне работы. Она достигается принятием следующих мер: однообразной установкой предварительно сба-
лансированных элементов на вал, балансировкой собираемого ротора с диаметрально противоположным направлени-
ем дисбалансов относительно направления изгиба вала и их распределением по нескольким плоскостям коррекции на 
установленных элементах, балансировкой ротора с коррекцией дисбалансов (диаметрально противоположно) в плос-
костях, размещенных на консолях роторов. 
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PROCEDURE OF ROTOR BALANCING ADJUSTMENT  

The article describes issues referring to rotor balancing adjustment (and its components) when balancing centrifugal 
compressor as a part of gascompressor unit. It was reviewed typical technologies of single-plane and high-speed balancing, 
main drawbacks of these procedures were determined. It was proposed alternative rotor balancing adjustment technique, which 
contains preliminary low-speed shaft balancing in four planes (and more), precision balancing rotor impellers in two planes, con-
trolled mounting and multiplane rotor balancing with specified parameters of direction and distribution of residual disbalances.  
It was given the flow chart of the proposed algorithm for centrifugal compressor rotor mounting and balancing with indication of 
the main stages in rotor adaptative mounting technology. It was revealed that correction of rotor local disbalances in their loca-
tions ensures their dynamic stability in the whole operation range and can be achieved by: uniform mounting of preliminary ba-
lanced shaft elements, rotor balancing with diametrically opposite direction of disbalances relative to shaft bending direction and 
their distribution over several correction planes on mounted elements, rotor balancing with disbalances correction (diametrically 
opposite) in the planes of rotor cantilevers. 
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Проектирование технологических процессов балансировки гибких сборных роторов цен-

тробежных компрессоров при их сборке в настоящее время превращается в весьма востребо-
ванную задачу. Это обусловлено возможностью обеспечения их высокой динамической устой-
чивости при сокращении трудоемкости сборочного процесса. Качественным показателем высо-
кого технического уровня является стабильно невысокий уровень вибрации ротора при всех 
режимах работы агрегата, который достигается, при условии устойчивого волнового состояния 
газовой среды, применением адаптирующих технологий и современного оборудования в энер-
гетическом машиностроении [1–3]. 

Гибкие роторы должны иметь высокую динамическую устойчивость, при этом методы 
балансировки и оценивания их окончательной уравновешенности, а также критерии качества
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балансировки определяются ГОСТ 31320–2006, величины допустимых дисбалансов определе-
ны в ГОСТ 1940-1–2007, а погрешности остаточного дисбаланса – в ГОСТ 1940-2–99. Наиболее 
целесообразным подходом к обеспечению этой устойчивости следует считать адаптацию в ходе 
технологического процесса всех элементов валопроводов к эксплуатационным условиям на 
стадии проектирования и изготовления1 [4, 5]. 

Типовой технологический процесс балансировки роторов, сведенный к использованию 
одной схемы одноплоскостной балансировки рабочих колес и двухплоскостной балансировки 
валов с концентрацией дисбалансов в местах максимального изгиба, приводит к образованию 
большого количества локальных дисбалансов, местным динамическим деформациям и не обес-
печивает их заданной уравновешенности (рис. 1). При этом распределение дисбалансов произ-
вольно, а кроме того, невозможно учесть определяющие свойства гибких роторов: неравноже-
сткость, прогиб под действием силы тяжести и рабочей нагрузки, изгиб при прохождении кри-
тических частот, а потому все такие роторы будут индивидуальны по своим техническим 
характеристикам с проблемным обеспечением динамической устойчивости в ходе эксплуата-
ции. Такие роторы не обладают запасом динамической устойчивости, который позволил бы 
обеспечить приемлемый уровень вибраций валопровода при возникновении внешнего дисба-
лансирующего воздействия.  

 
 

Рис. 1. Неоткорректированные дисбалансы ротора: 1 – локальные дисбалансы установленных  
элементов; 2 – остаточный дисбаланс рабочего колеса; 3 – суммарный дисбаланс 

 
Все высокоскоростные гибкие роторы, заданная уравновешенность которых обеспечена  

в ходе такой балансировки, приобретают после сборки значительные изгибы при приближении 
к критическим частотам вращения. Это обусловлено произвольно направленными и нескоррек-
тированными локальными дисбалансами в местах изгиба. Изгибы приводят к образованию до-
полнительных динамических локальных дисбалансов. Уровни таких приобретенных дисбалан-
сов в несколько десятков раз превышают максимально допустимые и приводят к неудовлетво-
рительным результатам при приемо-сдаточных испытаниях и монтаже на компрессорных 
станциях.  

Известна технология высокочастотной балансировки, обеспечивающая снижение изгибов 
роторов. Такая технология основана на устранении локальных дисбалансов в местах изгибов 
валов на рабочих частотах вращения, однако она связана с высокой трудоемкостью работ  
и резким увеличением энергоемкости и стоимости работ. Кроме того, устраняя изгибы вала, 
высокочастотная балансировка не устраняет виброактивности ротора, обусловленной локаль-
ными дисбалансами и деформациями рабочих колес. 

                                                 
1 API Std 617–2002. Осевые, центробежные компрессоры и детандер-компрессоры для нефтяной, химической 

и газовой промышленности (русский перевод). 
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Альтернативой такой технологии является низкочастотная балансировка роторов и их 
элементов с коррекцией дисбалансов по нескольким плоскостям: для вала – не менее четырех, 
для колес – по две. Кроме этого при сборке роторов такими плоскостями являются плоскости 
установки предварительно сбалансированных элементов ротора; плоскости, удаленные от мест 
максимального изгиба ротора при первой и второй критических частотах вращения; плоскости, 
размещенные вблизи минимальных изгибов роторов и вблизи опор [6–8]. 

В основе предложения о количестве плоскостей коррекции лежит теорема Дж. Ден-
Гартога [9]. Согласно данной теореме ротор центробежного компрессора может быть представ-
лен как система значимым сосредоточенных масс r на b опорах. При этом такой ротор может 
быть динамически сбалансирован. Вследствие этого количество плоскостей коррекции можно 
рассчитать как 

,M r b= +  

где M – количество плоскостей коррекции; r – количество сосредоточенных масс; b – количест-
во опор. 

Таким образом, динамически устойчивой работы компрессора можно добиться предвари-
тельной низкочастотной четырехплоскостной (и более) балансировкой вала, прецизионной 
двухплоскостной балансировкой рабочих колес ротора, управляемой сборкой и многоплоско-
стной балансировкой ротора с заданными параметрами направления и размещения остаточных 
дисбалансов. 

При проведении управляемой сборки ротора локальные дисбалансы можно устранить за 
счет противоположного направления максимальных биений посадочных поверхностей вала  
и насадных элементов ротора, при проведении балансировки ротора локальные дисбалансы, 
вызванные изгибом вала, можно скорректировать направлением остаточных дисбалансов про-
тивоположно максимальному изгибу вала ротора. На консольных элементах ротора остаточные 
дисбалансы следует направлять в сторону максимального изгиба вала, таким образом уменьшая 
его. С целью оптимизации при проектировании технологического процесса в месте предпола-
гаемого максимального изгиба вала необходимо выбрать контрольный поясок, относительно 
максимального биения которого будут направляться остаточные дисбалансы ротора.  

Блок-схема предлагаемого алгоритма сборки и балансировки ротора центробежного ком-
прессора представлена на рис. 2. На ней указаны основные этапы технологии адаптационной 
сборки ротора. 

 

 
Рис. 2. Блок-схема алгоритма сборки и балансировки ротора  

центробежного компрессора 
 
При подготовке вала, с целью контроля параметров при балансировке вала и ротора, не-

обходимо определить и промаркировать максимальное радиальное биение контрольного поя-
ска. Также необходимо промаркировать точки максимального радиального биения и в плоско-
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стях установки элементов ротора для обеспечения возможности проведения управляемой сбор-
ки ротора.  

Перед проведением балансировки вала ротора центробежного компрессора целесообраз-
но провести коррекцию локальных дисбалансов, вызванных погрешностями при изготовлении 
детали (рис. 3). Безусловно, важнейшей задачей уравновешивания и коррекции локальных дис-
балансов вала является определение плоскостей для уравновешивания и коррекции. Далеко не 
всегда можно использовать плоскости, совпадающие с реальным положением локальных дис-
балансов участков. В случае совпадения плоскостей коррекции с реальным положением дисба-
лансов для каждого участка вала локальный дисбаланс Ii рассчитывается как 

2 ,
8i i i iI D D l
π= ∆ ρ  

где Ii – дисбаланс i-го участка вала; ∆Di – величина максимально радиального биения i-го уча-
стка вала; iD  – диаметр i-го участка вала; l – длина i-го участка вала; ρ – плотность вала. 

Локальные дисбалансы каждого участка 
вала можно скорректировать грузами, масса 
которых может быть рассчитана по следующей 
зависимости: 

,
4ki i i im D D l
π= ∆ ρ  

где mki – масса i-го корректирующего груза; 
∆Di – величина максимально радиального бие-
ния i-го участка вала; Di – диаметр i-го участка 
вала; l – длина i-го участка вала; ρ – плот-
ность вала. 

Установка уравновешивающих грузов  
в плоскостях, проходящих через центр масс 
участков, с разворотом на 180º относительно 
положения эксцентриситета участка обеспечит многоплоскостную коррекцию локальных дис-
балансов вала.  

В случае несовпадения плоскостей коррекции с реальным положением дисбалансов (при 
использовании балансировочного станка для определения локальных дисбалансов), для упро-
щения технологии, снижения трудоемкости и стоимости работ без ущерба для уравновешенно-
сти вала, локальные дисбалансы определяют в выбранных плоскостях коррекции. При этом ко-
личество и расположение плоскостей коррекции должно соответствовать требованиям 
ГОСТ 31320–2006. В этом случае массу уравновешивающих грузиков для каждой плоскости 
вала можно определить по математической зависимости 

cт ,ki

m
m

n
=  

где mki – масса i-го корректирующего груза; cтm  – масса грузика, определенного балансировоч-

ным станком для данной плоскости; n – количество пар плоскостей коррекции.  
Локальные дисбалансы вала в этом случае корректируют установкой уравновешивающих 

грузов рассчитанной массы с разворотом на 180° относительно положения эксцентриситета 
участка, тем самым обеспечивают многоплоскостную коррекцию локальных дисбалансов  
вала [10]. 

Балансировку вала ротора центробежного компрессора необходимо проводить поэтап-
но,   в ходе двухплоскостной балансировки, дисбаланс устранять сверлением отверстий  

 
 

Рис. 3. Локальные дисбалансы вала, обусловленные 
погрешностями формы и расположения 
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в плоскостях коррекции. Направление остаточных дисбалансов должно быть со стороны,  
диаметрально противоположной максимальному радиальному биению контрольного пояска  
вала. Величины допустимых остаточных дисбалансов целесообразно рассчитывать по   
ГОСТ ИСО 1940-1–2007 с учетом требований ГОСТ 31320–2006. При этом начинать баланси-
ровку целесообразно с пары плоскостей, ближайших к поверхностям для опорных 
подшипников. В процессе балансировки вала грузики, уравновешивающие локальные 
дисбалансы, необходимо удалять для исключения их влияния на дисбалансы в плоскостях 
коррекции. После проведения одного цикла балансировки уравновешиваюшие грузики 
устанавливают обратно и проводят дальнейшие этапы балансировки с выбором плоскостей 
коррекции от периферии к центру вала.  

По окончании балансировки все уравновешиваюшие грузики необходимо снять и 
провести проверочную балансировку вала [10, 11]. 

В свою очередь, рабочие колеса должны проходить процесс прецизионной балансировки. 
Прецизионная балансировка рабочих колес включает в себя предварительную балансировку 
(установкой груза 1) элемента сборного ротора 2 на конической оправке 3 при заранее извест-
ных параметрах установки (рис. 4) с целью минимизации дисбаланса элемента ротора, обу-
словленного эксцентриситетом его установки, а также двухплоскостную балансировку рабочих 
колес (снятием металла) на конической оправке с диаметрально противоположным разворотом 
биения посадочной поверхности оправки и уплотнительной поверхности колеса, с обеспечени-
ем заранее заданной величины дисбаланса со стороны эксцентриситета внешней образующей. 

Сборку ротора необходимо проводить следующим образом. Выполнить посадку элемен-
тов (рабочих колес) ротора на вал с натягом, используя нагрев элемента, с совмещением меток 
максимальных биений посадочных поверхностей балансировочной оправки, нанесенных на 
элементы ротора, с метками максимального биения на посадочных поверхностях вала, с диа-
метральным разворотом дисбаланса элемента ротора относительно дисбаланса участка вала 
(рис. 5). Данное уравновешивание обеспечивают диаметральным разворотом, при котором дис-
балансы рабочих колес уравновешивают дисбалансы участков вала и создают только растяги-
вающие усилия [12, 13]. 

 

 

 

 

Рис. 4. Схема прецизионной балансировки рабо-
чего колеса:  1  –  балансировочный  грузик;  2 – 
элемент сборного        ротора  (рабочее  колесо);  3 – 

коническая оправка 

 

Рис. 5. Уравновешивание дисбалансов в роторе:  
1 – дисбалансы участков вала; 2 –  дисбалансы 

насадных элементов ротора 
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После этого следует установить разгрузочный поршень (думмис), упорный диск, фланец 
и диск балансировочный. На посадочных поверхностях фланца и диска балансировочного при 
изготовлении необходимо нанести маркировку максимального биения для совмещения при 
сборке с метками максимального биения посадочных поверхностей вала. При сборке ротора у 
деталей и сборочных единиц, входящих в его состав, появляются технологические дисбалансы, 
вызванные погрешностями при изготовлении деталей. Для их устранения необходимо выпол-
нить расчет прогнозируемой неуравновешенности технологического дисбаланса сборочной 
единицы (элемента) ротора:  

в о
т.д.с.е к ,

2

D D
I М ∆ − ∆

=  

где т.д.с.еI  – технологический дисбаланс сборочной единицы (элемента) ротора; Mк – масса эле-
мента ротора; ∆Dв – величина максимального радиального биения посадочной поверхности ва-
ла; ∆Dо – величина максимального радиального биения балансировочной оправки. 

Исходя из полученных результатов можно найти массу корректирующих грузов, устано-
вить их на элементы ротора и тем самым скорректировать технологические дисбалансы состав-
ных частей ротора: 

т.д.с.е
т ,

0,5

I
m

d
=  

где тm  – масса корректирующего грузика элемента ротора; d – диаметр установки грузика.  
После выполняют расчет теоретического технологического дисбаланса всего ротора для 

сравнения с получившимся значением на балансировочном станке: 

Iт.д.р = 2e(G2,5)M, 

где Iт.д.р – теоретический технологический дисбаланс ротора; e(G2,5) – допустимый остаточный 
удельный дисбаланс; M – масса ротора (согласно ГОСТ ИСО 1940-1–2007). 

При Iизм > Iт.д.р необходимо выполнить вибронормализацию ротора. В отдельных случаях 
допускается вибронормализацию проводить при разгонных испытаниях ротора компрессора. 

В роторе локальные дисбалансы обусловлены эксцентриситетами посадочных поверхно-
стей [14, 15]. Коррекцию локальных дисбалансов проводят в выбранных плоскостях коррекции, 
при этом количество и расположение плоскостей коррекции должно соответствовать  
ГОСТ 31320–2007. В этом случае массу уравновешивающих грузиков для каждой плоскости 
ротора можно определить по формуле 

ст
к.p ,i

m
m

n
=  

где к.pim  – масса i-го корректирующего груза для ротора; стm  – масса грузика, определенного 

балансировочным станком для данной плоскости; n – количество пар плоскостей коррекции. 
Локальные дисбалансы ротора корректируют установкой уравновешивающих грузов рас-

считанной массы с разворотом на 180° относительно положения эксцентриситета контрольного 
пояска. Грузы устанавливают в плоскостях коррекции, совпадающих с плоскостями появления 
локальных дисбалансов, потому как одно из условий уравновешенности ротора характеризуют 
как степень совпадения положения дисбалансов и плоскостей коррекции [16]. 

Балансировку ротора центробежного компрессора следует проводить в два этапа. Выпол-
нять балансировку необходимо съемом металла в плоскостях коррекции на колесах со снятыми 
корректирующими грузиками. Направление остаточных дисбалансов должно быть со стороны, 
диаметрально противоположной максимальному радиальному биению контрольного пояска. Ве-
личины допустимых остаточных дисбалансов рассчитывают согласно ГОСТ ИСО 1940-1–2007  
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с учетом требований ГОСТ 31320–2006. При этом начинают балансировку с пары плоскостей, 
ближайших к поверхностям для опорных подшипников. После проведения одного цикла 
балансировки уравновешивающие грузики устанавливают обратно и проводят дальнейшие 
этапы балансировки с выбором плоскостей коррекции от периферии к центру. 

После проведения многоплоскостной балансировки ротора рекомендуется снять коррек-
тирующие грузики и провести окончательную балансировку в плоскостях коррекции на консо-
лях роторов: на фланце и диске балансировочном с коррекцией дисбаланса установкой грузи-
ков, с размещением остаточных дисбалансов в направлении, совпадающем с максимальным ра-
диальным биением контрольного пояска [17]. Определить величину остаточного дисбаланса 
для фланца и упорного диска ротора можно по следующей зависимости: 

доп доп
пл ,

4 2

I I
I≤ ≤  

где Iпл – дисбаланс в каждой плоскости; Iдоп – допустимый остаточный дисбаланс ротора. 
Таким образом, коррекция локальных дисбалансов роторов в местах их расположения 

обеспечивает их динамическую устойчивость во всем диапазоне работы за счет принятия мер: 
1. Однообразной установки предварительно сбалансированных элементов на вал. 
2. Балансировки собираемого ротора с диаметрально противоположным направлением 

дисбалансов относительно направления изгиба вала и их распределения по нескольким плоско-
стям коррекции на установленных элементах. 

3. Балансировки ротора с коррекцией дисбалансов (диаметрально противоположно)  
в плоскостях, размещенных на консолях роторов. 
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