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В работе описан опыт использования цифровой динамической модели вакуумного  

разгонно-балансировочного стенда (РБС) для подготовки к балансировке в нём модели ротора 

высокого давления авиационного двигателя малой степени двухконтурности. Рассмотрены вопросы, 

связанные с моделированием неуравновешенного состояния ротора и его виртуальных плоскостей 

коррекции. Представлены рекомендации по подготовке к балансировке ротора в РБС, связанные с 

выбором массы пробных грузов и выбором балансировочных скоростей, а также аспекты, связанные 

c выбором методов высокочастотной балансировки. Исследовано влияние сборки основных модулей 

ротора на его общую виброактивность на опорах стенда при одном и том же уровне дисбалансов на 

них. Результаты виртуального моделирования показывают, что применение низкочастотной 

методики балансировки сборного ротора в двух плоскостях, при выполнении критерия по общему 

допустимому остаточному дисбалансу ротора, не гарантирует достижения требуемого уровня 

вибрации во всём диапазоне его рабочих скоростей на опорах стенда в случаях, когда сборка модулей 

была осуществлена так, что распределение дисбалансов на них вызывало максимальные начальные 

вибрации. В то же время использование высокочастотной многоплоскостной балансировки по 

предложенной методике при проведении виртуальной балансировки на цифровой модели стенда в 

DYNAMICS R4 позволяет обеспечить вибрации ротора на опорах стенда, удовлетворяющие 

требованиям к её уровню во всём диапазоне скоростей вращения ротора и требованиям по 

допустимому остаточному дисбалансу на нём. Предложенный подход проведения высокочастотной 

балансировки позволяет эффективно проводить многоплоскостную высокочастотную балансировку 

за счёт выбора оптимальных плоскостей коррекции при проверке их чувствительности по 

верифицированной модели и установки в них систем корректирующих грузов, состав, величина и 

положение которых определяются по предложенной методике и зависят от начальной 

неуравновешенности ротора. Представленные в работе подходы к моделированию динамики ротора 

в камере РБС с использованием цифровых моделей и методов математического моделирования могут 

использоваться для подготовки методики и повышения результативности реальной 
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высокочастотной и низкочастотной балансировки роторов авиационных двигателей, в целях 

сокращения общего времени балансировки и снижения её стоимости. 
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Введение 

 

Распространённая среди производителей авиационных газотурбинных двигателей 

(ГТД) технология поэлементной балансировки деталей роторов вместе с дальнейшей низко-

частотной балансировкой (НЧБ) самих сборных роторов не всегда гарантирует низкую 

виброактивность такого ротора в составе двигателя во всём диапазоне его рабочих скоро-

стей, поскольку не исключает возникновение производственных погрешностей изготовления 

как самих деталей роторов и погрешностей их сборки, так и  погрешностей балансировки от-

дельных деталей и всего ротора в сборе. В [1] отмечено, что в большинстве современных 

двигателей летательных аппаратов (ДЛА) используются роторы, обладающие значительной 

гибкостью, для которых использование методов балансировки, предназначенных для балан-

сировки жёстких роторов, не может полностью гарантировать определение и устранение их 

дисбалансов при помощи корректирующих масс. В [2] утверждается, что большинство рото-

ров ДЛА невозможно удовлетворительно сбалансировать в двух плоскостях коррекции на 

низкочастотном оборудовании. Наличие нелинейностей в реальных конструкциях авиацион-

ных ГТД (нелинейности, связанные с анизотропией подвески двигателя в летательном аппа-

рате (ЛА), нелинейные характеристики демпферов, наличие зазоров в подшипниках, по-

грешности формы тел качения и беговых дорожек подшипников, турбулентные явления в 

смазочном слое, температурные изменения вязкости масла), а также погрешностей сборки 

(несоосность и перекос подшипников ротора, радиальные и осевые биения в местах сопря-

жений деталей и сборочных единиц ротора) может приводить к вибрациям, которые не могут 

быть устранены или компенсированы только балансировкой [3]. В [4] отмечено, что погреш-

ности сборки деталей и узлов ГТД способны влиять на разброс жесткостных и демпфирую-

щих характеристик конструкции, что в свою очередь может оказывать равноценное и даже 

доминирующее влияние на уровень вибраций ГТД по сравнению с неуравновешенностью 

роторов. Эффективность принятой методики балансировки или возможность её улучшения с 

учётом указанных факторов для исследуемого объекта может быть оценена через динамиче-

скую модель и виртуальную балансировку. 

Результаты моделирования, выполненные для модели ротора авиационного ГТД на 

опорах цифровой модели РБС, показали, что виброактивность ротора при одном и том же 

уровне допустимых остаточных дисбалансов в виде главных векторов дисбалансов модулей 

ротора может существенно зависеть от того, как эти модули собраны друг относительно дру-

га [5]. Если виброактивность авиационного ГТД существенно зависит от сборки основных 

модулей ротора, которая производится без учёта взаимного расположения главных векторов 

и моментов дисбалансов модулей для оптимизации сборочного/эксплуатационного дисба-

ланса (применительно к динамической системе объекта), то может происходить снижение 

эффективности как поэлементной НЧБ, так и НЧБ самих роторов. Для ряда роторов, даже 
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при соблюдении всех технологических процессов и уровней допустимых остаточных дисба-

лансов, возможны повышенные вибрации при работе сборного ротора в составе двигателя. 

Достижение необходимых виброхаратеристик для таких двигателей экспериментальным пу-

тём может потребовать обширных исследований. Между тем для снижения виброактивности 

таких изделий в собственных корпусах и опорах в диапазоне рабочих скоростей ротора мо-

жет быть применена высокочастотная балансировка (ВЧБ) в вакуумном РБС [6]. Применение 

ВЧБ в РБС исключает влияние аэродинамического дисбаланса. Наличие аэродинамического 

дисбаланса может заметно увеличивать вибрации ротора по сравнению с испытаниями в ва-

кууме [7]. 

Несмотря на имеющийся большой теоретический и практический опыт по части созда-

ния и использования опытных вакуумных РБС в России [5], вопрос создания серийных про-

мышленных полностью отечественных вакуумных РБС с необходимым измерительным обо-

рудованием для решения задач в области высокочастотной балансировки роторов ГТД оста-

ётся актуальным. Обозначенные в [1, 8] задачи необходимости повышения качества балан-

сировки роторов современных российских ГТД вместе с совершенствованием существую-

щих методов их уравновешивания, путём применения новой техники и новых технологий, 

невзирая на достигнутый прогресс в области балансировочной техники, сохраняют реле-

вантность и сегодня.  

Активное применение цифровых технологий в проектировании современных авиаци-

онных ГТД приводит к тому, что цифровые модели используются и для решения задач в об-

ласти балансировки [9–12]. В зарубежной литературе примеры использования цифровых мо-

делей для решения задач, связанных с балансировкой роторов ГТД, можно найти в рабо-

тах [13–15]. Проведение виртуальных испытаний с использованием цифровых моделей поз-

воляет повысить результативность и информативность реальных испытаний, лучше подгото-

виться к таким испытаниям, а также сократить их количество [16]. Положительный эффект 

использования виртуальных испытаний, связанных с балансировкой, проведение которых на 

цифровой модели позволило лучше подготовиться балансировке, описан в [17]. Пример ис-

пользования цифрового двойника балансируемого ротора, применение которого позволило 

сократить количество пробных пусков, описан в [18].  

Стоит отметить, что высокочастотная балансировка роторов в РБС является достаточно 

сложным, трудоёмким и дорогостоящим техническим испытанием. Предварительное плани-

рование таких испытаний с использованием возможностей их моделирования на цифровом 

(виртуальном) стенде может значительно повысить их эффективность и успешное проведе-

ние, а также сократить стоимость, снизив число пусков на стенде. Моделирование испыта-

ний с использованием цифровых моделей объекта исследований на виртуальном стенде так-

же позволяет обосновать целесообразность проведения ВЧБ в РБС для него. Проведение 

виртуальных испытаний на цифровой модели РБС может быть полезным при планировании 

испытаний для вновь проектируемых изделий, о которых нет никакой эмпирической инфор-

мации, позволяя инженеру получить первичные данные о количественных и качественных 

характеристиках объекта испытаний в условиях его работы на стенде. Целью настоящей ра-

боты является описание принципов подготовки и планирования высокочастотной баланси-

ровки роторов в РБС с использованием цифровой модели стенда и демонстрация особенно-

стей проведения виртуальных испытаний на такой модели. 

 

1 Математическая модель неуравновешенного состояния ротора при балансировке 

 

Для демонстрации принципов подготовки к высокочастотной балансировке в РБС в 

настоящей работе использована цифровая динамическая модель РБС МАИ (рисунок 1) с 

установленным на опоры стенда при помощи оснастки ротором высокого давления (РВД) 
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авиационного двигателя малой степени двухконтурности. Ротор РВД состоит из двух основ-

ных модулей: ротора компрессора высокого давления (КВД) с задним валом и ротора турби-

ны высокого давления (ТВД). Методика формирования цифровой модели РВД и стенда РБС 

подробно описана в [5]. Цифровые модели строились с учётом рекомендаций стандартов 

ГОСТ Р 57700.22-2020 [19] и ГОСТ Р 57412-2017 [20], используемых при подготовке таких 

моделей. Модель РВД была верифицирована по результатам виртуальных модальных испы-

таний, подробно описанных в [5]. Пример использования цифровой модели вакуумного РБС 

для моделирования ВЧБ авиационного двигателя описан в работе [21]. 

 
 

 
Рисунок 1 – Цифровая динамическая модель вакуумного РБС МАИ  

с РВД авиационного двигателя в DYNAMICS R4 

 

Неуравновешенное состояние роторов ГТД зачастую является основным источником 

повышенных вибраций всего двигателя. Причиной появления неуравновешенностей роторов 

являются технологические отклонения, возникающие при изготовлении и сборке деталей ро-

торов, а также их конструктивные особенности, при которых осевая симметрия может быть 

нарушена (проточка осевых отверстий, протягивание шлицев, посадка насадных деталей,  

облопачивание дисков и др.). Неуравновешенности также могут вноситься при ремонте ро-

тора (замена лопаток, насадных деталей, обработка поверхностей и проч.) и возникать в про-

цессе его работы в составе двигателя вследствие износа рабочих поверхностей (шеек ротора, 

шлицевых соединений, уплотнений, лопаток), расслабления соединений, загрязнений (появ-

ление отложений на лопатках, внутренних полостях и поверхностях ротора), вылета лопа-

ток/частей конструкции, появления теплового прогиба, появления жидкостей во внутренних 

полостях ротора и других причин. Мерой неуравновешенности сборного ротора является его 

дисбаланс. В общем виде величина механического дисбаланса может быть представлена как 
 

мех ротU M e  , (1) 
 

где  ротM  – масса ротора, состоящая из всех его деталей;  e  – эксцентриситет ротора, вы-

званный погрешностями изготовления и сборки его деталей. В то же время дисбаланс может 

быть представлен как воздействие сосредоточенной массы m , установленной на ротор на ра-

диус r  от оси вращения: 
 

U m r  . (2) 
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Рассматривая баланс центробежных сил от действия механического дисбаланса и со-

средоточенных масс, установленных на ротор, можно получить общую математическую мо-

дель неуравновешенного состояния ротора при балансировке: 
 

2 2

ротM e m r      , (3) 

 

где  .кор грузm m – масса корректирующего груза или системы грузов, которую необходимо 

установить или снять с поверхности ротора для компенсации дисбаланса, кг; корr r – радиус 

коррекции, измеренный от оси вращения ротора, или радиус снятия материала с ротора, м; 

 – скорость вращения ротора, рад/с. Чем больше радиус расположения плоскости коррек-

ции или места съёма материала, тем меньше масса корректирующего груза или масса, кото-

рую нужно снять с поверхности ротора. Стоит отметить, что любая балансировка произво-

дится с некоторой точностью, поэтому на роторе всегда присутствует остаточный дисба-

ланс 
resU : 

 

мех кор resU U U  , (4) 
 

где 
1 1

K S

мех дет сбор

k s

U U U
 

    – величина общего механического дисбаланса ротора, включающая 

дисбалансы всех его K  деталей  и дисбалансы, вносимые при их S сборках в ротор;  

.кор кор груз корU m r  – величина дисбаланса от установки всех корректирующих грузов в имею-

щиеся плоскости коррекции на роторе или при съёме материала с ротора. 

Для удовлетворительной работы ротора величина остаточного дисбаланса на нём не 

должна превышать некоторого допустимого значения, установленного перед проведением 

балансировки с учётом типа ротора (жёсткий/квазижёсткий/гибкий, межопор-

ный/консольный), а также выбранного класса точности балансировки с учётом рекомендаций 

стандарта, по которому определяются требования к качеству балансировки ротора: 
 

res perU U , (5) 
 

где  
perU – величина допустимого дисбаланса, установленного для ротора. 

Для моделирования неуравновешенного состояния ротора на опорах РБС рассматрива-

ется общее уравнение движения колебательной системы «ротор – опоры – оснастка – стойки 

– стенд» в дифференциальном виде с вектором возбуждающих сил, моделирующим воздей-

ствие дисбалансов на вращающемся роторе: 
 

 Mq Cq Kq Q   ,  (6) 
 

где M – матрица масс и инерции колебательной системы;  C D G  – матрица демпфирова-

ния и гироскопических эффектов колебательной системы; K  –  матрица жёсткости колеба-

тельной системы;  , , , , ,x y z x y zq u u u    – вектор перемещений и поворотов элементов ко-

лебательной системы; 
u a tQ Q Q Q   – вектор возбуждающих сил, включающий вектор сил от 

неуравновешенной нагрузки  , , , ,, ,0, , ,0u u x u y u x u yQ F F M M , а также вектора сил, вызванных 

действием осевых  ,0,0, ( ),0,0,0a a zQ F   и крутильных возбуждений 

 ,0,0,0,0,0, ( )t t zQ M  . Возбуждение от действия неуравновешенной нагрузки по своей 
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природе является гармоническим, частота возбуждения в котором соответствует скорости 

вращения ротора, а амплитуда изменяется пропорционально квадрату скорости. Для модели-

рования возбуждения от действия дисбалансов на роторе вектор возбуждающих сил от не-

уравновешенной нагрузки, включающий в себя гармонические силы (
,u xF ,

,u yF ) и моменты  

( ,u xM , ,u yM ), вызванные действием дисбалансов в модели, может быть представлен как 

 

2
,

2
,

2
,

2
,

cos( )

sin( )

0 0

cos( )

sin( )

0 0

u x F u

u y F u

u

u x M

u y M

F U t

F U t

Q
M U t

M U t





  

  

  

  

  
  

  
    

    
   

   
   

    

, (7) 

 

где FU m e   – величина дисбаланса; m – неуравновешенная масса; e – эксцентриситет неурав-

новешенной массы; 
u – фаза дисбаланса; ( )M p dU I I   – величина углового дисбаланса;  

  – угол перекоса;  – фаза моментного дисбаланса; pI , dI – полярный и диаметральный мо-

менты инерции элемента, для которого рассчитывается перекос. Моделирование неуравно-

вешенного состояния роторов в программной системе DYNAMICS R4 осуществляется при 

помощи элемента типа «Дисбаланс», использование которого позволяет задавать локальные  

( F
U , u

 ) и угловые дисбалансы ( M
U , 

 ) в любой точке расчётной модели в векторной форме, 

не обязательно привязываясь только к сечениям дискретных участков модели. При расчёте 

вынужденных колебаний в линейной постановке уравнение движения (8) колебательной си-

стемы «ротор – опоры – оснастка – стойки – стенд», сформированное в матричном виде, 

обычно решается с учётом возбуждения неуравновешенных сил только от одного ротора, для 

которого заданы дисбалансы (локальные/распределённые). В нелинейной и нестационарной 

постановке, если колебательная система включает несколько роторов, расчёт вынужденных 

колебаний системы через уравнение её движения в DYNAMICS R4 может производиться с 

возбуждением от дисбалансов, заданных на всех роторах динамической системы. 

 

2 Подготовка к виртуальной балансировке ротора 

 

При подготовке к любой балансировке всегда встаёт вопрос выбора количества, место-

положения и конструктивного исполнения плоскостей коррекции на роторе. В [22] отмечено, 

что некоторое предварительное представление о динамических характеристиках конкретного 

ротора является весьма полезным при выборе плоскостей коррекции и мест установки дат-

чиков. Плоскости коррекции обычно рекомендуется выбирать, анализируя формы колебаний 

ротора на его резонансных режимах. Расположение плоскостей вблизи мест пучностей упру-

гой линии ротора на резонансном режиме позволит наиболее эффективно компенсировать 

динамический прогиб от неуравновешенной нагрузки на таком режиме, однако в связи с осо-

бенностями конструкции роторов авиационных двигателей у конструкторов не всегда есть 

возможность располагать плоскости коррекции в таких местах. Для рассмотренной модели 

РВД авиационного двигателя для его балансировки предусмотрено N=3 плоскости коррек-

ции, расположенные на диске нулевой ступени КВД (плоскость 1), на диске заднего лаби-

ринта КВД (плоскость 2) и на диске ротора ТВД (плоскость 3), рисунок 2, а. Дисбалансы 

(отмечены пурпурными кругами), установленные в модели в местах расположения плоско-

стей коррекции, имитируют эффект от установки корректирующих грузов в них. 
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Рисунок 2 – Подготовка модели РВД в РБС к виртуальной балансировке:  

а – расположение плоскостей коррекции; б – места расположения виртуальных датчиков 

 

 

Для контроля вибрации в модели использованы виртуальные датчики перемещения. 

Места расположения датчиков показаны на рисунке 2, б. В месте расположения каждого 

виртуального датчика осуществляется контроль вибрации в горизонтальном направлении – 

по Х (угловое положение датчика 0 град) и в вертикальном направлении – по Y (угловое по-

ложение датчика 90 град). 

Величина допустимого остаточного дисбаланса перед проведением виртуальной балан-

сировки рассмотренной модели РВД на опорах стенда РБС оценивалась согласно  

ГОСТ ИСО 1940 [23]. Для класса точности G 6,3 величина расчётного допустимого остаточ-

ного дисбаланса составила 
6,3perGU  276 г∙мм. Для моделирования начального неуравнове-

шенного состояния ротора величина исходного механического дисбаланса была принята 

равной 
6,32мех perGU U   552 г∙мм. В расчётной модели дисбаланс задан в виде распределе-

ния локальных дисбалансов ( 1 2мехU U U  , где
1 2U U ), установленных в центры тяжести мо-

дулей компрессора высокого давления (КВД) и турбины высокого давления (ТВД) рассмот-

ренной модели РВД. Рекомендации по определению допустимых значений остаточных дис-

балансов для балансировки гибких роторов можно найти в ГОСТ 31320-2006 [24]. Для рас-

смотренной модели РВД для выбранного класса точности величина расчётного допустимого 

остаточного дисбаланса, согласно вышеуказанному стандарту, составила 
6,30,6res perGU U  166 

г∙мм. 

Для исследования влияния сборки модулей КВД и ТВД друг относительно друга на 

виброактивность всего сборного ротора на опорах РБС была проведена серия расчётов вы-

нужденных колебаний модели от заданной начальной неуравновешенности. Влияние сборки 

моделировалось путём варьирования взаимного расположением локальных дисбалансов на 

модулях ротора.  Было принято, что в каждом модуле величина неуравновешенности харак-

теризуется главным вектором дисбаланса, преобладающим над главным моментом. Рассмот-
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ренные при анализе варианты распределения начальных дисбалансов в модели РВД пред-

ставлены на рисунке 3. 

 

 

 
 

Рисунок 3 – Варианты распределения начальных дисбалансов в модели ротора высокого давления для расчётов 

по исследованию влияния сборок модулей КВД и ТВД на общую виброактивность ротора на опорах РБС  

(U – величина дисбаланса,  – фазовый угол расположения дисбалансов) 

 

Амплитудно-частотные (АЧХ) и фазо-частотные (ФЧХ) характеристики модели ротора, 

полученные по результатам расчётов его вынужденных колебаний от действия систем 

начальных дисбалансов, выбранных для анализа в настоящей работе, представлены на ри-

сунке 4. АЧХ (график Боде) приведены для показаний всех датчиков в горизонтальном 

направлении, поскольку уровень вибрации на резонансных режимах в данном направлении в 

модели был выше, чем в вертикальном направлении. 

Результаты расчётов показали наличие двух значимых резонансных режимов в диапа-

зоне скоростей 0–125% ωmax ротора. Формы колебаний на значимых резонансных режимах в 

поперечном направлении представлены на рисунке 5. Зелёным цветом показаны элементы 

модели, совершающие колебания с прямой прецессией, синим – с обратной. Пурпурными 

кругами отмечены дисбалансы от корректирующих грузов, позволяющие оценить располо-

жение плоскостей коррекции относительно характерных точек формы колебаний (узловые и 

точки пучности). Для представления результатов использованы частотные отношения часто-

ты вращения ротора на резонансном режиме ωnкр к частоте вращения ротора на максималь-

ном режиме ωmax. Форма колебаний ротора в модели РБС на резонансном режиме ω2кр явля-

ется роторной формой с преобладающей прямой прецессией (рисунок 5, а), а на резонансном 

режиме ω3кр – совместной формой колебаний динамической системы «ротор–опоры–

оснастка–стойки–стенд» со смешанной прецессией (рисунок 5, б). Резонансный режим ω1кр, 

соответствующий роторной форме, при всех рассмотренных вариантах распределения 

начальных дисбалансов в модели возбуждается слабо. Ротор при этом совершает колебания с 

обратной прецессией, принимая такую же форму колебаний, как на резонансном режиме 

ω2кр. 
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Рисунок 4 – Амплитудно-частотные и фазо-частотные характеристики модели РВД в РБС от действия 

распределений начальных дисбалансов: а – датчик опоры КВД по Х; б – датчик опоры ТВД по Х;  

в – датчик вала КВД по Х 

 

 

 

 
а б 

Рисунок 5 – Формы колебаний на резонансных режимах модели РВД на опорах РБС (главный вид):  

а – ω2кр /ωmax=0,771; б – ω3кр /ωmax=1,097 (цифрами обозначены места расположения плоскостей коррекции, 

пурпурные круги – дисбалансы от корректирующих грузов) 
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В качестве критерия требуемого уровня вибрации ротора, который необходимо обеспе-

чить по результатам ВЧБ в РБС, использован уровень вибрации, определённый согласно вы-

ражению [25]: 
 

0 1 2 3Б эV С С С С V     , (8) 
 

где 
эV – допустимое среднее квадратичное значение виброскорости опор ГТД в эксплуата-

ции; 0С – коэффициент отношения допустимого значения оборотной составляющей к средне-

му значению вибрации; 1С – коэффициент отношения податливости опор ротора в РБС и опор 

в двигателе; 
2С – коэффициент, используемый при измерении колебаний цапф ротора вместо 

вибрации опор подшипников, равный отношению значения вибрации цапф ротора к значе-

нию вибрации его опор; 
3С  – коэффициент, используемый при измерении колебаний ротора в 

местах его максимального динамического прогиба, равный отношению значений вибрации 

ротора, измеренной в местах его максимального прогиба, к значению вибрации цапф ротора. 

Ориентировочные значения коэффициентов 
0 3С С  для некоторых типов машин можно найти 

в [25].  

Для рассмотренной в работе модели РВД авиационного ГТД уровень вибрации при 

принятом классе точности балансировки ротора G 6,3 составляет 
эV =6,3 мм/с. Верхняя допу-

стимая вибрация РВД на опорах стенда, рассчитанная согласно выражению (8) с учётом 

0 3С С , выбранных в соответствие с [25],  составила  
БV =40,3 мм/с. Величина двойной допу-

стимой амплитуды вибропермещений в  каждой плоскости измерения на роторе на его мак-

симальной постоянной скорости вращения и на любой другой скорости в рабочем диапазоне, 

соответствующая 
БV , составила ,( ) max/Б pk pk БA V   =21 мкм. Отметим, что выбранный подход к 

нормированию вибрации на опорах РБС не является директивой, и производители авиацион-

ных ГТД могут применять и устанавливать собственные требуемые уровни допустимой виб-

рации своих роторов в местах её контроля в соответствии со сложившейся на предприятии 

практикой их балансировки.  

Сравнение АЧХ от рассмотренных систем начальных дисбалансов в модели показало, 

что виброактивность ротора в диапазоне его рабочих режимов при одном и том же общем 

уровне дисбалансов на роторе может существенно зависеть от того, как дисбалансы модулей 

ротора расположены друг относительно друга, рисунок 4. Полученные результаты согласу-

ются с аналогичными результатами по исследованию влияния взаимного расположения от-

балансированных модулей ротора в сборном роторе на его виброактивность на опорах РБС, 

описанными в [5]. Среди рассмотренных распределений начальных дисбалансов в модели 

наибольшая виброактивность ротора наблюдается на резонансном режиме в рабочем диапа-

зоне ω2кр (отстройка от ωmin –  SM≈+25%, отстройка от ωmax – SM≈–23%) при софазном рас-

положении дисбалансов на модулях ротора (распределение 1 на рисунке 3). Наименьшая 

виброактивность модели ротора на опорах стенда на данном резонансом режиме прогнози-

руется в случае, когда модули КВД и ТВД собраны так, что вектора их главных дисбалансов 

находятся в противофазе друг относительно друга (распределение 5 на рисунке 3). Высокий 

уровень вибрации на резонансном режиме ω2кр в модели также наблюдается в случае, когда 

вектора главных дисбалансов собраны с расположением ±45
0
 друг относительно друга (рас-

пределение 2 и распределение 8 на рисунке 3). Для вышеперечисленных распределений 1-2 и 

8 начальных дисбалансов в модели при расчётах вынужденных колебаний также наблюда-

ются повышенные вибрации на резонансном режиме ω3кр (отстройка от ωmax – SM≈+10%). 
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Для проведения виртуальной балансировки ротора в настоящей работе рассмотрены 

два варианта распределения начальных дисбалансов, при которых прогнозируется повышен-

ная виброактивность ротора на опорах стенда: софазное расположение дисбалансов на рото-

рах модулей РВД (распределение 1 на рисунке 3) и расположение дисбалансов, когда глав-

ные вектора дисбалансов на модулях ротора располагаются под углом +45
0
 друг относитель-

но друга (распределение 2 на рисунке 3). Для проведения ВЧБ принимается, что величина и 

места расположения дисбалансов перед проведением виртуальной балансировки не извест-

ны. 

Предварительное изучение форм колебаний на резонансных режимах ротора позволяет 

лучше подготовиться к последующей балансировке ротора, а также предварительно оценить 

эффективность расположения имеющихся плоскостей коррекции на роторе. В [26] рекомен-

дуется располагать плоскости коррекции максимально близко к местам возможного возник-

новения дисбаланса. Дж. Ден-Гартогом на упрощённой модели гибкого ротора, опирающе-

гося на B подшипников, была доказана возможность полного уравновешивания такого рото-

ра при помощи корректирующих масс в N+B плоскостях коррекции, где N соответствует 

числу критических скоростей ротора в диапазоне его скоростей от нуля до четырёхкратно 

превышающего максимальную рабочую скорость [27]. Впоследствии Ден-Гартог перенёс 

вышеуказанную концепцию N+B балансировки на реальные роторы с распределённой мас-

сой [28]. В [29] отмечается, что реализация балансировки роторов по методу Ден-Гартога на 

рабочей частоте вращения сложна для использования в серийном технологическом процессе, 

поскольку требует достаточно точного измерения прогибов ротора по всей его длине. 

Анализ формы колебаний на резонансном режиме ω2 (см. рисунок 5, а) для модели РВД 

на опорах РБС показывает, что для уравновешивания ротора по этой форме подходят все три 

плоскости коррекции. Наиболее эффективными плоскостями коррекции для компенсации 

динамического прогиба по форме ω2 прогнозируются плоскости 2 и 3 (см. рисунок 2, а), по-

скольку они расположены гораздо ближе к точке пучности формы, чем плоскость коррек-

ции 1. Использование плоскости коррекции 1 для уравновешивания ротора может потребо-

вать установку в неё корректирующего груза большей массы в сравнении с аналогичным ис-

пользованием плоскостей 2 или 3 для балансировки ротора по данной форме. Анализ формы 

колебаний на резонансном режиме ω3 (см. рисунок 5, б) также показывает, что все три плос-

кости коррекции могут быть использованы для уравновешивания ротора по данной форме. 

Индивидуальное использование плоскости коррекции 3 (см. рисунок 2, а) может оказаться 

менее эффективным для балансировки ротора по форме ω3 ввиду её удалённости от точек 

пучности формы, а также потребовать установку в неё корректирующего груза большей мас-

сы в сравнении с аналогичным использованием плоскостей 1 и 2 для балансировки. Прове-

дение пробных пусков на верифицированной модели ротора на опорах стенда может помочь 

проверить чувствительность всех имеющихся на роторе плоскостей коррекции при подго-

товке к реальной балансировке ротора в РБС.  

Не менее важным вопросом, возникающим перед инженером при подготовке к высоко-

частотной балансировке ротора в РБС, является выбор метода самой балансировки. При ба-

лансировке в РБС в основном применяются следующие методы [25]:  

1) метод балансировки по формам колебаний (метод балансировки в N плоскостях кор-

рекции); 

2) комбинированный метод (метод балансировки в N+2 плоскостях коррекции); 

3) метод балансировки по динамическим коэффициентам влияния. 

Метод балансировки по формам теоретически позволяет осуществить наилучшее урав-

новешивание ротора, поскольку в «классическом варианте» предполагает измерение проги-

бов по всей длине ротора с построением упругой линии на всех скоростях коррекции и рас-

пределение корректирующих грузов в соответствии с формой колебаний ротора на каждой 
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критической скорости. Вместе с тем это технически самый сложный из рассмотренных мето-

дов, который в «классическом варианте» практически никогда не применяется ввиду того, 

что требует точного знания формы упругой линии ротора на скорости коррекции, измерение 

которой является очень трудоёмким, а зачастую невозможным [29]. Непрерывное распреде-

ление корректирующих масс по длине ротора невозможно, поскольку требует очень большо-

го количества N плоскостей коррекции, поэтому даже при достаточно большом числе плос-

костей коррекции дискретность установки в них корректирующих грузов всё равно приведёт 

к погрешностям, связанным с выполнением  принципа ортогональности форм, ввиду того, 

что грузы, установленные для уравновешивания дисбалансов по одной форме, будут оказы-

вать влияние на уравновешивание ротора по другой форме [30]. На практике в основном 

применяются вариации метода балансировки по формам с допущениями по измерению про-

гибов не по всей длине ротора, а только в определённых точках контроля, и уравновешива-

ние ротора в доступных плоскостях коррекции. В [31] отмечено, что применение метода ба-

лансировки по собственным формам в основном ограничено использованием его в заводских 

условиях при балансировке симметричных роторов с большим количеством плоскостей кор-

рекции вдоль оси ротора при заранее известных критических скоростях и собственных фор-

мах колебаний ротора.  

Комбинированный метод объединяет низкочастотную и высокочастотную балансиров-

ку по формам изгиба ротора и является разновидностью метода балансировки по фор-

мам [25]. Первые две твердотельные формы колебаний ротора на опорах станка включаются 

в общее число форм, по которым устраняются соответствующие дисбалансы ротора. Стоит 

отметить, что оба метода балансировки (N и N+2) успешно применяются для балансировки 

гибких роторов и позволяют достичь необходимого результата при уравновешивании рото-

ров [32, 33]. Метод N в основном применяется на РБС, укомплектованных системами изме-

рения прогибов вала, а метод N+2 – на РБС, оснащённых системами измерения динамиче-

ских реакций опор. Однако метод N+2 требует дополнительной специальной измерительной 

аппаратуры для проведения НЧБ, что влечёт за собой рост стоимости самого РБС. 

Метод балансировки по динамическим коэффициентам влияния (ДКВ) получил широ-

кое распространение при НЧБ роторов в двух плоскостях. Основы метода были сформулиро-

ваны основоположником теории балансировки в собственных опорах – Э. Теарлем [34]. 

Предложенный Теарлем метод с использованием современных средств измерения до сих пор 

используется в промышленности [35]. Развитие вычислительной техники позволило адапти-

ровать метод балансировки с использованием ДКВ для балансировки гибких роторов в РБС 

во всём диапазоне их скоростей вращения. Т. Гудмэн предложил при расчётах балансиро-

вочных грузов c использованием ДКВ применять метод наименьших квадратов для миними-

зации среднего квадратичного значения остаточных вибраций на опорах турбомашин, а за-

тем использовать метод взвешенных наименьших квадратов для снижения максимальных 

остаточных вибраций [36]. Главным преимуществом метода балансировки по ДКВ является 

то, что для балансировки ротора не требуется никакой предварительной информации о ди-

намическом поведении ротора, что сделало данный метод наиболее распространённым мето-

дом балансировки в серийном производстве для осуществления ВЧБ в РБС, при котором ба-

лансировка осуществляется на основе измерения и устранения вибраций опор в диапазоне 

частот вращения от нуля до рабочих оборотов. Поскольку величины начальных дисбалансов 

и места их расположения до проведения балансировки ротора обычно никогда не известны, 

то для расчёта необходимых корректирующих грузов для компенсации неуравновешенности 

ротора и для её снижения до допустимых значений (остаточный дисбаланс) обычно приме-

няют коэффициенты пропорциональности, связывающие дисбаланс и вибрацию ротора, так-

же известные как динамические коэффициенты влияния (ДКВ) или балансировочная чув-

ствительность [37]. Установив на ротор пробный груз, масса которого известна, и выполнив 
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пуск ротора (пробный пуск), по значению вибрации до и после установки груза можно опре-

делить значение ДКВ в плоскости установки пробного груза: 
 

.

ik

пр груз

A
a

P


 , (9) 

 

где ika  – ДКВ, векторная величина, определяющая соотношение между вектором изменения 

вибрации ротора ( 1 0A A A   ) в точке измерения i и вектором пробного груза ( .пр грузP ), установ-

ленного в плоскости коррекции k; 
1A  – вектор вибрации ротора в точке измерения после 

установки пробного груза в плоскость коррекции; 
0A  – начальный вектор вибрации ротора в 

точке измерения; .пр грузP – вектор пробного груза, характеризуемый его массой .пр грузm и углом 

установки   в плоскости коррекции. Дисбаланс, вызванный установкой корректирующего 

груза в какой-либо плоскости коррекции ротора, влияет на вибрацию ротора во всех точках 

её измерения. Плоскости, в которых установка корректирующих грузов при балансировке 

ротора на скорости коррекции не вызывает изменений вибрации (ДКВ близки к нулю), назы-

ваются «нечувствительными». Существование таких плоскостей теоретически и эксперимен-

тально было доказано Лисицыным [38]. После определения ДКВ в плоскости коррекции ве-

личина уравновешивающего груза для компенсации неуравновешенности ротора в этой 

плоскости рассчитывается из соотношения:  
 

0 0
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где 
.кор грузP  – вектор корректирующего груза, характеризуемый массой .кор грузm и углом установ-

ки   корректирующего груза в плоскости коррекции. Угол установки корректирующего гру-

за определяется из выражения: 
 

    , (11) 
 

где   – угол между вектором начальной вибрации 
0A и вектором изменения вибрации ротора 

под действием пробного груза A . Более подробную информацию о каждом из вышеуказан-

ных методов балансировки можно найти в [25–37]. Зачастую выбор методики балансировки 

ротора также осуществляется исходя из анализа доступного на роторе числа плоскостей кор-

рекции и имеющегося измерительного оборудования, которым оснащён стенд. В настоящей 

работе для проведения виртуальной балансировки применён метод балансировки с исполь-

зованием ДКВ. 

При подготовке к ВЧБ в РБС также встает вопрос выбора скоростей коррекции, на ко-

торых планируется балансировать ротор. Рекомендации по выбору скоростей коррекции для 

балансировки в РБС (таблица 1), можно найти в [29]. 

 
Таблица 1 – Выбор скоростей коррекции [29]  

Диапазон  Границы диапазона Рекомендуемая скорость коррекции 

Жесткого ротора 0 ≤ ω ≤ 0,65 ω1кр (0,3–0,5) ω1кр 

Докритический 0,65 ω1кр ≤ ω ≤ 1,0 ω1кр (0,9–0,95) ω1кр 

Закритический 1,0 ω1кр ≤ ω ≤ 1,3 ω1кр (1,05–1,1) ω1кр 

Переходный 0,7 ωэ ≤ ω ≤ 0,85 ωэ (0,8–0,85) ωэ 

Эксплуатационный 0,85 ωэ ≤ ω ≤ 1,1 ωэ (1,0–1,1) ωэ 
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Стоит отметить, что рекомендации, приведённые в таблице 1, по выбору скоростей 

коррекции были сформированы на основе анализа большого количества расчётных и экспе-

риментальных данных, полученных при балансировке в РБС гибких роторов энергомашин, 

работающих преимущественно на постоянной эксплуатационной скорости вращения ωэ 

между первой и второй критическими скоростями. При разработке программ балансировки 

для роторов изделий, работающих выше второй критической скорости, необходим тщатель-

ный предварительный анализ динамики ротора на опорах стенда и выбор скоростей коррек-

ции для большего числа диапазонов скоростей в окрестностях всех его критических скоро-

стей, включая скорости вращения на постоянных эксплуатационных режимах и промежу-

точные скорости вращения ротора между критическими скоростями. Сами скорости коррек-

ции при балансировке в диапазоне критических скоростей ωnкр, а также на скоростях между 

критическими скоростями могут выбираться с учётом принципов подобия, опираясь на ре-

комендации, представленные в таблице 1. Окончательный выбор скоростей коррекции для 

роторов, по которым нет расчётных или эмпирических данных об их балансировке, например 

для роторов вновь проектируемых изделий, может быть произведён после накопления стати-

стики по балансировке таких роторов и после экспериментального подтверждения устойчи-

вой работы ротора в РБС на выбранных скоростях коррекции. В настоящей работе для рас-

смотренной модели РВД с учётом анализа форм колебаний модели на резонансных режимах 

(см. рисунок 5) и рекомендаций, представленных в таблице 1, выбрано 4 скорости коррекции 

для проведения виртуальной ВЧБ ротора: скорость 1 – 0,5ω2кр, скорость 2 – 0,95ω2кр, ско-

рость 3 – ωmax, скорость 4 – 1,07 ωmax. 

При подготовке к ВЧБ также возникает вопрос: как выбрать массу пробного груза? 

Пробный груз большой массы может вызвать повреждение ротора от действия центробеж-

ной силы при выходе на скорость коррекции, особенно если угол установки пробного груза 

окажется софазным или близким к угловому положению неуравновешенности в плоскости 

коррекции. Слишком малая масса пробного груза может привести к малому изменению виб-

рации ротора, что приведёт к погрешностям в определении балансировочной чувствительно-

сти плоскости коррекции и малым значениям ДКВ для неё. В зарубежной балансировочной 

практике часто используется следующее правило: «в качестве пробного груза используют 

массу, которая создаст силу, не превышающую вес ротора более чем на 10% на наивысшей 

предполагаемой рабочей скорости» [39]. Массу пробного груза в таком случае определяют из 

соотношения: 
 

2

. 0,10пр груз корm r W    , 
 

(12) 

 

где  .пр грузm – масса пробного груза, кг; ротW M g  – вес ротора, Н. Откуда пробный груз рас-

считывают из выражения: 
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где ротM – масса ротора, кг; корr – радиус коррекции, м;  – скорость вращения ротора, рад/с. 

В [40] рекомендуется выбирать пробный груз так, чтобы центробежная сила, вызванная его 

установкой на ротор, не превышала 20% от силы тяжести ротора, приходящейся на ближай-

шую к плоскости коррекции опору: 
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где  .пр грузm – масса пробного груза, кг; 
АM – масса ротора, приходящаяся на ближайшую опо-

ру, кг;  – скорость вращения ротора, рад/с. 

 

3 Виртуальная балансировка ротора с использованием цифровой модели РБС  

 

В настоящем разделе представлены результаты виртуальной балансировки цифровой 

модели РВД авиационного двигателя на опорах динамической модели РБС МАИ (см. рису-

нок 1) для двух вариантов исходного неуравновешенного состояния модели ротора (распре-

деление 1 и 2 на рисунке 3). В каждом случае виртуальная балансировка проводилась по ме-

тодике в общем виде, схематично представленной на рисунке 6.  

 

 
Рисунок 6 – Методика виртуальной балансировки ротора на опорах цифровой модели РБС в DYNAMCIS R4 

 

Подготовительные этапы, связанные с выбором плоскостей коррекции и расположени-

ем виртуальных датчиков в модели, описаны в разделе 2 (см. рисунок 2). Пробные грузы для 

каждой скорости коррекции оценивались с использованием выражения (13). Амплитудно-

фазочастотные характеристики (АФЧХ) при разгоне ротора с вариантами распределения 

начальных дисбалансов 1 и 2 представлены на рисунке 4. АЧХ ротора при разгоне с распре-
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делением начальных дисбалансов 1 и 2 с выбранными для ВЧБ скоростями коррекции пред-

ставлены на рисунке 7. Контроль вибрации при проведении виртуальной балансировки по 

датчикам вблизи балансировочных плоскостей производился в вертикальном и горизонталь-

ном направлениях, однако определение ДКВ и расчёт корректирующих грузов производился 

по данным записи векторов вибрации модели в горизонтальном направлении (по Х), по-

скольку уровень вибрации на резонансных режимах в данном направлении в модели был 

выше, чем в вертикальном направлении. 

 

  
а б 

 
Рисунок 7 – Амплитудно-частотные характеристики модели РВД в РБС от действия начального распределения 

дисбалансов с обозначенными скоростями коррекции для виртуальной балансировки:  

а – датчик опоры КВД по Х; б – датчик опоры ТВД по Х 

 

Для каждого случая исходного неуравновешенного состояния ротора сначала произво-

дился разгон модели ротора до выбранной скорости коррекции. Затем производились проб-

ные пуски с пробными грузами. Пробный груз последовательно устанавливался в каждую 

плоскость коррекции на роторе, после чего производился разгон модели ротора до скорости 

коррекции, и осуществлялась регистрация векторов вибрации по виртуальным датчикам. 

Анализ векторных диаграмм после пробных пусков проводился для визуальной оценки век-

торов изменения вибрации ротора под действием пробного груза и определения, насколько 

эффективным был каждый пробный пуск. Пример векторной диаграммы при пуске с проб-

ным грузом, где изменение вибрации было несущественным, показан на рисунке 8, а. В [37] 

отмечено, что пробные пуски с малым изменением вибраций лучше не использовать для рас-

чётов ДКВ ввиду того, что корректирующие грузы, определённые с использованием таких 

ДКВ, могут приводить к неудовлетворительному уравновешиванию ротора на скорости кор-

рекции, что может потребовать установки на ротор дополнительных корректирующих гру-

зов. Это в свою очередь потребует проведения дополнительных пробных пусков, что приве-

дёт к увеличению общего времени балансировки ротора на отдельной скорости коррекции. 

Пример векторной дигаммы при пуске с пробным грузом, когда наблюдалось значимое из-

менение вибрации, показан на рисунке 8, б. Для пусков с подходящими под вышеуказанные 

критерии результатами производился расчёт ДКВ согласно выражению (9). После получения 

ДКВ для всех плоскостей коррекции производился анализ ДКВ и выбор оптимальных значе-

ний на каждой скорости коррекции, по которым производился расчёт корректирующих гру-

зов и углов их установки на роторе, используя выражения (10)–(11). Определённые таким 

способом корректирующие грузы (одиночный или система грузов) устанавливались в плос-

кости коррекции вместо пробных грузов, после чего вновь производился разгон модели ро-
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тора с корректирующим грузом или системой грузов для проверки того, что по результатам 

ВЧБ на данной скорости коррекции удалось достичь необходимого снижения вибрации мо-

дели ротора в местах её контроля. Одновременно производился анализ форм вынужденных 

колебаний модели ротора с выбранной системой корректирующих грузов на предмет того, 

что определённые при анализе ДКВ плоскости коррекции являются оптимальными и выпол-

няют свои функции на данной скорости коррекции. 

 

 

  
а б 

Рисунок 8 – Векторные диаграммы после пробных пусков на выбранной скорости коррекции: 

 а – пуск с малым изменением вибрации 1; б – пуск со значимым изменением вибрации 

 

АЧХ модели ротора по виртуальным датчикам для варианта исходной неуравновешен-

ности с распределением 1 (см. рисунок 3) после проведения ВЧБ на каждой из скоростей 

коррекции представлены на рисунке 9. Результаты расчётов показывают, что уже после ВЧБ 

на скорости коррекции 3 вибрации в местах контроля в модели на всех скоростях вращения в 

рабочем диапазоне ротора и на его постоянных режимах становятся ниже допустимого уров-

ня вибрации в РБС, выбранного в качестве одного из критериев, который необходимо вы-

полнить для того, чтобы отбалансировать ротор. Для выполнения критерия по уровню оста-

точных дисбалансов в модели ротора, а также для выполнения балансировки на всех вы-

бранных скоростях коррекции ВЧБ была произведена на скорости коррекции 4, что позволи-

ло дополнительно снизить уровень вибрации в межопорном пространстве ротора  

(рисунок 9, в). Системы корректирующих грузов, рассчитанные с использованием ДКВ на 

каждой из скоростей коррекции, показаны на рисунке 9, г. Стоит отметить, что после завер-

шения балансировки на одной скорости коррекции форма колебаний на следующей скорости 

коррекции будет определяться уже не исходной начальной механической неуравновешенно-

стью на роторе, а его неуравновешенным состоянием с учётом дисбалансов, которые вносят 

корректирующие грузы, установленные на ротор по результатам уравновешивания ротора на 

предыдущей скорости коррекции. 
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Рисунок 9 – Амплитудно-частотные характеристики модели РВД в РБС с распределением 1 начальных 

дисбалансов после высокочастотной балансировки на скоростях коррекции:  

а – датчик опоры КВД по Х; б – датчик опоры ТВД по Х; в – датчик вала КВД по Х; г –корректирующие грузы 

после балансировки на скоростях коррекции (пурпурные круги – корректирующие грузы) 

 

Формы вынужденных колебаний модели ротора с начальной неуравновешенностью до 

проведения ВЧБ на всех скоростях коррекции представлены на рисунке 10, а. Результаты 

расчётов показывают, что под действием заданной в модели начальной неуравновешенности 

с софазным расположением дисбалансов на модулях КВД и ТВД (распределение 1)  форма 

упругой линии всего сборного ротора на опорах модели РБС на выбранных скоростях кор-

рекции 1-2 принимает форму, схожую с формой колебаний на резонансом режиме ω2кр  

(см. рисунок 5, а). На скорости коррекции 3, соответствующей рабочим оборотам ротора 

ωmax (см. рисунок 7), форма вынужденных колебаний от начальной неуравновешенности для 

распределения 1 продолжает сохранять схожесть с формой колебаний на резонансом режиме 

ω2кр, а на скорости коррекции 4 приобретает схожесть с формой колебаний на следующем, 

ближайшем к ней резонансном режиме – ω3кр (см. рисунок 5, б). В отличие от форм вынуж-

денных колебаний модели ротора на скоростях коррекции 1–3 на скорости коррекции 4 фор-

ма колебаний приобретает сложный пространственный характер, вызванный смешанным ха-

рактером формы её прецессии. Анализ форм таких колебаний в статическом режиме зача-

стую неудобен и малоинформативен, поэтому обычно проводится в 3-D режиме с использо-

ванием анимации формы. Полное уравновешивание ротора со сложным пространственным 

характером формы его вынужденных колебаний на скорости коррекции при ограниченном 
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количестве корректирующих плоскостей на роторе может быть весьма трудоёмким и не все-

гда достижимым. 

Формы вынужденных колебаний модели РВД в РБС с распределением начальных дис-

балансов 1 после ВЧБ на каждой из скоростей коррекции представлены на рисунке 10, б. Ре-

зультаты моделирования демонстрируют, что форма колебаний на каждой из скоростей кор-

рекции формируется не только от действия на роторе его начальных дисбалансов, но и под 

влиянием установленных на ротор корректирующих грузов, выбранных по результатам ВЧБ 

на каждой из скоростей коррекции.  

 
а 

 
б 

Рисунок 10 – Формы вынужденных колебаний модели РВД в РБС с распределением 1 начальных дисбалансов: 

а – до высокочастотной балансировки (красные круги – начальные дисбалансы);  

б – после высокочастотной балансировки (пурпурные круги – корректирующие грузы) 

 

Сравнение результатов уравновешивания рассмотренной в работе модели РВД в РБС с 

использованием многоплоскостной ВЧБ на 4-х скоростях коррекции и результатов низкоча-

стотной балансировки в двух плоскостях коррекции представлено на рисунке 11. Результаты 

расчётов показывают, что использование НЧБ с балансировкой ротора в двух плоскостях 

коррекции (см. рисунок 11, д) позволяет обеспечить уровень вибрации на максимальном и 

минимальном постоянных режимах работы ротора во всех местах контроля вибрации на ро-

торе ниже установленного критерия по допустимому уровню вибрации. Сравнение величин 

дисбалансов, полученных при их векторном сложении до и после балансировки, представле-

но на рисунке 11, г.  
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Рисунок 11 – Амплитудно-частотные характеристики модели РВД в РБС с распределением 1 начальных 

дисбалансов после низкочастотной и высокочастотной балансировки:  

а – датчик опоры КВД по Х; б – датчик опоры ТВД по Х; в – датчик вала КВД по Х; г – сравнение величин 

дисбалансов; д – система корректирующих грузов после НЧБ; е – система корректирующих грузов после ВЧБ 

(пурпурные круги – корректирующие грузы) 

 

Величина остаточной неуравновешенности на роторе после НЧБ при этом соответству-

ет допустимым для класса точности G 6,3 стандарта ГОСТ ИСО 1940 значениям. Общий 

остаточный дисбаланс после НЧБ также соответствует требованиям ГОСТ 31320 и не пре-

вышает 100% от допустимого остаточного дисбаланса жёсткого ротора на максимальной ра-

бочей скорости [24]. Однако уровень вибрации ротора на резонансном режиме в его рабочем 

диапазоне остаётся выше допустимого уровня вибрации во всех местах её контроля: на опоре 

КВД примерно в 2 раза, на опоре ТВД в 4 раза, а на валу КВД – в 6 раз. На резонансном ре-

жиме, находящемся выше максимальной рабочей скорости – ω3кр, вибрации по датчику опо-

ры ТВД также почти в 1,5 раза превышают допустимый уровень вибрации ротора. Примене-
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ние ВЧБ на четырёх скоростях коррекции позволяет достичь уровня вибрации модели РВД 

на опорах РБС, не превышающего допустимый уровень вибрации во всём диапазоне рабочих 

скоростей ротора во всех местах её контроля в модели. Величина общей неуравновешенно-

сти на роторе после ВЧБ была снижена до допустимых значений для класса точности балан-

сировки G 6,3 стандарта ГОСТ ИСО 1940, см. рисунок 11, г. Величина остаточной неуравно-

вешенности после ВЧБ при этом также удовлетворяет требованиям ГОСТ 31320 [24] и не 

превышает 60% от допустимого остаточного дисбаланса для эквивалентного жёсткого рото-

ра (|UresВЧБ| ≤ 0,6∙|UperG6,3|). В результате проведённой виртуальной ВЧБ была сформирована 

система уравновешивающих грузов, состоящая из системы грузов в плоскостях коррекции 2 

и 3 с угловым положением, близким к софазному, и системы кососимметричных грузов в 

плоскостях коррекции 1 и 3 (рисунок 11, е). 

Стоит отметить, что уровень вибрации на рабочей скорости для ротора, прошедшего 

ВЧБ по датчику на опоре КВД (рисунок 11, а), несмотря на соответствие требованиям по до-

пустимому уровню вибрации, оказался несколько выше в сравнении с аналогичными вибра-

циями для ротора после НЧБ, что можно объяснить погрешностями балансировки, связан-

ными с нарушением принципа ортогональности форм колебаний, вызванными установкой 

корректирующих грузов на разных скоростях коррекции в ограниченное доступное число 

плоскостей коррекции на роторе. Уравновешивая ротор на одной скорости коррекции, кор-

ректирующие грузы, рассчитанные для этой скорости, могут оказывать влияние на ухудше-

ние вибрационного состояния ротора на другой скорости вращения. Это связано с тем, что 

установка грузов производится только в доступных дискретных плоскостях коррекции, а не 

по всей длине ротора в соответствии с формой его колебаний на каждой конкретной скоро-

сти коррекции. 

Аналогичным образом была проведена виртуальная ВЧБ ротора на опорах цифровой 

модели РБС для варианта исходной неуравновешенности на роторе с распределением 2 

(см. рисунок 3). Сравнение результатов многоплоскостной ВЧБ на 4-х скоростях коррекции 

и результатов НЧБ в двух плоскостях коррекции представлено на рисунке 12.  

Результаты расчётов показывают, что для варианта начальной неуравновешенности с 

распределением 2 использование НЧБ с балансировкой ротора в двух плоскостях коррекции 

(см. рисунок 12, д) также позволяет достичь уровня вибрации на максимальном и минималь-

ном постоянных режимах ротора ниже установленного критерия по допустимому уровню 

вибраций во всех местах её контроля в модели. Однако уровень вибрации на резонансном 

режиме в рабочем диапазоне остаётся выше допустимого уровня вибрации: на опоре КВД 

примерно в 1,6 раза, на опоре ТВД в 3 раза, на валу КВД – в 4,6 раза. На резонансном режиме 

выше максимальной рабочей скорости ω3кр вибрации во всех местах её контроля в модели не 

превышают установленного критерия по допустимому уровню вибрации. Сравнение величин 

дисбалансов, полученных при их векторном сложении до и после балансировки, представле-

но на рисунке 12, г. Величина допустимого остаточного дисбаланса на роторе после НЧБ 

удовлетворяет требуемым для класса точности G 6,3 стандарта ГОСТ ИСО 1940 значениям, а 

также требованиям ГОСТ 31320.  

Применение ВЧБ на четырёх скоростях коррекции также позволило достичь уровня 

вибрации модели РВД на опорах стенда, не превышающих выбранного допустимого уровня 

вибрации во всех местах её контроля в модели. Величина общей остаточной неуравновешен-

ности на роторе после ВЧБ была снижена до значений, отвечающих требованиям к допусти-

мым значениям для класса точности балансировки G 6,3 стандарта ГОСТ ИСО 1940. Уро-

вень общей остаточной неуравновешенности на роторе после ВЧБ при этом также удовле-

творяет требованиям стандарта ГОСТ 31320 (|UresВЧБ| ≤ 0,6∙|UperG6,3|). Система уравновешива-

ющих грузов, установленных в плоскостях коррекции по результатам виртуальной ВЧБ, 

представлена на рисунке 12, е. 
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Рисунок 12 – Амплитудно-частотные характеристики модели РВД в РБС с распределением 2 начальных дисба-

лансов после низкочастотной и высокочастотной балансировки: 

а – датчик опоры КВД по Х; б – датчик опоры ТВД по Х; в – датчик вала КВД по Х; г – сравнение величин дис-

балансов; д – система корректирующих грузов после НЧБ; е – система корректирующих грузов после ВЧБ 

(пурпурные круги – корректирующие грузы) 

 

Заключение 

 

В работе рассмотрены основные принципы подготовки и планирования высокочастот-

ной балансировки роторов авиационных двигателей в РБС с использованием цифровой ди-

намической модели стенда и методов математического моделирования. Описаны методы мо-

делирования неуравновешенного состояния роторов и плоскостей коррекции в их расчётных 

моделях при подготовке таких моделей для виртуальной балансировки. Рассмотрены подхо-
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ды к выбору скоростей коррекции и методов проведения высокочастотной балансировки. 

Изучен зарубежный и отечественный опыт по выбору масс корректирующих грузов для вы-

сокочастотной балансировки. На расчётной модели показано, что при одном и том же уровне 

остаточных дисбалансов на модулях ротора виброактивность всего ротора в сборе на опорах 

стенда может существенно зависеть от того, как модули ротора собраны друг относительно 

друга. Результаты виртуального моделирования показали, что применение стандартной низ-

кочастотной методики балансировки ротора в двух плоскостях коррекции при допустимом 

общем остаточном дисбалансе на роторе не позволяет обеспечить требуемый уровень вибра-

ции во всём диапазоне рабочих скоростей ротора на опорах стенда в случаях, когда модули 

собраны друг относительно друга с распределением дисбалансов, вызывающих наибольшие 

начальные вибрации до балансировки.  

Применение высокочастотной многоплоскостной балансировки по предложенной ме-

тодике при проведении виртуальной балансировки на цифровой модели стенда в  

DYNAMICS R4 позволило достичь уровня вибрации ротора на опорах стенда, удовлетворя-

ющего требованиям по вибрации во всём диапазоне скоростей вращения ротора и при вы-

полнении требований по допустимому остаточному дисбалансу. Предложена методика вир-

туальной высокочастотной балансировки ротора, включающая подготовительные этапы, 

позволяющие получить предварительное представление о динамике ротора на опорах стенда, 

а также более эффективно провести саму балансировку. Либо избежать необходимости про-

ведения дорогостоящей процедуры ВЧБ при отсутствии значимого эффекта на модели по 

сравнению с НЧБ. Апробация методики произведена на модели авиационного двигателя ма-

лой степени двухконтурности, установленного на опоры цифровой модели РБС МАИ. Пред-

ставленная в работе цифровая модель ротора на опорах стенда и предложенная методика ба-

лансировки могут использоваться для подготовки и повышения результативности реальной 

высокочастотной балансировки рассмотренного в работе ротора авиационного двигателя в 

целях сокращения общего времени балансировки такого ротора и снижения её стоимости.  

Цифровая модель стенда и установленного в нём ротора также может применяться для 

проверки эффективности принятых штатных методик низкочастотной балансировки ротора 

при проведении виртуальных испытаний перед непосредственными реальными испытания-

ми. Результаты виртуальных испытаний могут использоваться для повышения эффективно-

сти штатных методик низкочастотной балансировки и при разработке новых методик, адап-

тированных под конструктивные особенности ротора и доступное измерительное оборудо-

вание. Верифицированная цифровая модель ротора на опорах стенда может применяться в 

исследовании предварительной чувствительности имеющихся на роторе плоскостей коррек-

ции, для проверки эффективности различных методов высокочастотной балансировки, в раз-

работке новых методов балансировки, а также в целях обучения инженерно-технического 

персонала стенда для повышения их квалификации и улучшения качества работы при реаль-

ных испытаниях.  
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The paper describes the experience of using a digital dynamic model of a vacuum high-speed balancing 

facility (HSBF) to prepare a high-pressure rotor model of a low-bypass ratio aircraft engine for balancing 

in it. The issues related to modeling of rotor unbalance state and its balancing planes are considered. 

Recommendations for preparing the rotor for high-speed balancing in vacuum HSBF chamber are 

presented, including selection of trial weight masses, balancing speeds and balancing method. It is shown 

that with the same level of unbalances on main modules of the rotor, the vibration activity of the overall 

assembled rotor may significantly depend on how the modules are assembled related to each other. The 

results of virtual modeling show that application of standard low-speed balancing method in two planes, 

although allows to meet the requirements for the level of the overall rotor residual unbalance, but does not 

allow to ensure the required vibration level of the rotor on supports of the balancing facility in its entire 

operating range, in cases, when the modules were assembled related to each other with unbalance 

distribution that cause the highest initial vibration before balancing. Meanwhile, application of the high-

speed multiplane balancing using the proposed method of virtual high-speed balancing at dynamic 

computational model of high-speed balancing facility in DYNAMICS R4 predicts the rotor vibrations at 

supports of the balancing facility in entire range of rotor operating speeds which satisfies the 

requirements both for rotor vibration level and the overall level of residual unbalances. The proposed 

approach allows to perform rotor high-speed balancing more efficient due to selection of optimal 

balancing planes while checking their sensitivity based on simulation results on verified model and 

installation in them systems of balancing weights. The composition, size, and position of these weights are 

determined by the proposed method and depend on the initial rotor imbalance. The approaches to 

modeling rotor dynamics in the HSBF chamber using digital models and mathematical modeling methods 

presented in this paper can be used to develop a methodology and improve the effectiveness of real-world 

high-speed and low-speed balancing of aircraft engine rotors, thereby reducing overall balancing time 

and costs. 

 

Keywords: gas turbine engine; virtual experiment; rotor dynamics; high-speed balancing facility; rotor 

balancing; high-speed balancing; low-speed balancing; critical speeds; gas turbine vibration; DYNAMICS 

R4 
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