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Уровень вибраций корпусов двигателя определяется в основ
ном наличием критических скоростей. Д аж е  весьма значительные 
неуравновеш енности роторов вдали от критических скоростей 
системы возбуж даю т вибрации, уровень которых значительно ни
ж е общ епринятых допустимых значений. Поэтому, если критиче
ская скорость ротора на жестких опорах выше максимальных 
оборотов и критические скорости системы ротор — корпус не по
падаю т в рабочий диапазон оборотов, то при соблюдении обычных 
требований к балансировке роторов и достаточно высокой куль
туре производства вибрационная доводка не представляет осо
бых трудностей.

О днако при создании современных авиационных ГТД распо
ложение критических скоростей вне рабочего диапазона без специ
альных мер практически неосуществимо, а в  ряде случаев вообщ е 
невозможно. Когда критическая скорость системы ротор — кор
пус выводится на обороты ниже малого газа, вибрация при ее 
прохождении практически не снижается. Д аж е  в этом случае, 
особенно для ГТД большого ресурса, необходимо совершенство
вать схемы и методы балансировки, применять демпферы.

При проектировании и доводке двигателей по вибрациям 
обязательно проводятся:

1. Расчеты  критических скоростей роторов на жестких о
рах. По результатам  этих расчетов выбираю тся схемы баланси
ровки роторов. Если полученная расчетом критическая скорость 
Значительно выш е м аксим альны х оборотов ротора, то он обычно 
балансируется в двух плоскостях; если ж е близка к м аксим аль
ным оборотам или ниже их, схема балансировки выбирается так, 
чтобы исключить прогиб ротора на критических скоростях систе
мы. В последнем случае для расчета балансировки податливость 
ротора определяется экспериментально.



2 . Экспериментальное определение критических скоростей на
работаю щ ем двигателе по результатам  измерения вибраций кор
пусов в различных точках.

При прохождении критических скоростей, независимо от того,
чем они обусловлены — податливостью  ротора или корпуса, воз
растаю т вибрации корпусов. Поэтому определение критических
скоростей на основании анализа вибраций корпусов вы являет
все критические скорости. При эТом необходимо исключать мест-
ные резонансы узла, на котором установлен виброд^тчик. Экспе
риментальное определение критических скоростей на неработаю 
щем двигателе проводить нецелесообразно, так  как, во-первых,
частотное обследование неработаю щ его двигателя затруднитель
но из-за зазоров в подшипниках, зам ках лопаток, зубьях передач
и др.; во-вторых, из-за наличия в двигателе систем, критические
скорости которых' сильно зависят от гироскопического момента,
частоты, определенные на неработаю щ ем двигателе, не будут со
ответствовать тем, которые проявятся на работаю щ ем двигателе;
в-третьих, критические скорости могут быть опасны большими
амплитудами, а частотное обследование неработаю щ его двига
теля не может дать ответа на вопрос об опасности той или. иной
критической скорости и, в-четвертых, заклю чение о вибрационной
надежности двигателя и о допустимости критических скоростей
в рабочем диапазоне можно сделать только по результатам  зам е
р а  вибраций корпусов на работаю щ ем двигателе и осмотра его де
талей.

В некоторых случаях работы с возбуждением "корпусов при по
мощи вибратора целесообразно проводить при доводке обвязки и
агрегатов двигателя.

3. Расчеты  критических скоростей системы при частотной от
стройке системы проводятся методом динамических жестко
стей. Статические жесткости корпусов в этом случае определя
ются экспериментально, и расчеты проводятся с целью определе
ния формы колебаний на интересующей критической скорости для 
правильного выбора места постановки упругого элемента. , О т
стройка, как правило, проводится вниз.

В настоящ ей статье рассм атриваю тся наиболее важ ны е вопро
сы, определяю щ ие вибрацию двигателя.

СХЕМЫ РОТОРОВ И ДИНАМИЧЕСКИЕ 
ХАРАКТЕРИСТИКИ СИСТЕМЫ

В таблице 1 приведены схемы роторов трех ГТД, сведения о
рабочих диапазонах оборотов .и динамические характеристики, ко
торые и определяю т направления вибрационной доводки.

Так, например, на двигателе №  1 в рабочем диапазоне оборотов
проявлялась только одна критическая скорость, обусловленная
податливостью опор ротора II. На жестких опорах роторы I и II
имеют достаточный расчетный запас по критической скорости.
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Pofopbi I и II двигателя №  2-гибкие. На оборотах ниже малого 
газа проявляется одна критическая скорость.

Д вигатель №  3 имеет четыре диапазона оборотов, при которых 
проявляю тся критические скорости; рабочие обороты роторов из
меняются от 1800 до 7200 об j мин. Поэтому вывести все критичес
кие скорости из рабочего диапазона оборотов практически невоз
можно. Д ва ротора (II и III) являю тся «гибкими».

МЕРОПРИЯТИЯ, О БЕСПЕЧИВАЮ Щ ИЕ НИЗКИИ УРОВЕНЬ 
ВИБРАЦИЙ СИСТЕМЫ

Упругая втулка

Д ля уменьшения вибраций на оборотах малого газа на двига
телях №  1 и 2 в конструкцию ротора II введена упругая втулка

и В s

Фиг. 1. Ротор двигателя №  1 с упругой втулкой:
1 — у п р у га я  в т у л к а ; 2 — д ем п ф ер .

(фиг. I) б податливостью (для двигателя №  1) е =  40-10 е см/кг,
подбор которой производился по формуле:

J L
£63'

3 (1  +  р 2)

d_n
D

■ ъ )

— In-g-
+ 1

4"
2те s in ф cos2 ф.

d \ 2-2(1 +  р.) s in2 tp +  1

Й Г

( 1)

где /, 6 , D, d, <р — размеры, указанные на фиг. 1.
Е  — модуль упругости; 
р. — коэффициент Пуассона.

Внутри упругой втулки с небольшим зазором  А =  0,4 мм и 
0 , 2  Мгм для двигателей №  1 и 2  соответственно устанавливается 
достаточно прочный и жесткий вал, ограничивающий м аксималь
ные перемещения в пределах, обеспечивающих усталостную -проч
ность втулки. Поэтому упругая система ротор — корпус оказы ва
ется нелинейной, а критическая скорость проходится с характер
ным для нелинейных систем срывом амплитуд.

Удовлетворительный уровень вибрации во всем диапазоне от 
малого газа до максимальных рабочих оборотов ротора (фиг. 2 )
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Фиг. 2. Вибрации двигателя  №  1:
I  — б ез у п ругой  в ту л к и ; 2 — с  у п р у го й  в ту л к о й ; 3 — с к е л е т н ая  к р и в а я ; п м г . - о б о р о т ы *  
П алого г а з а ;  п р — р аб о ч и е  обороты ; .  — точки , п олуч ен н ы е расш и ф р о в ко й  о сц и л л о гр ам м ; 

0  — точки  ср ы ва  а м п л и ту д .

Фиг, 3. О бласть сры ва максимальны х амплитуд на критической скорости

6* 163



обеспечивается с упругой втулкой, а без. нее на оборотах малого 
газа уровень вибрации очень высок.

В зависимости от ряда причин (эксцентриситета втулки относи
тельно вала, теплового состояния ротора, исходного дисбаланса 
и др.) и вследствие нелинейности системы имеются различия в ‘Ха
рактере перехода через критическую скорость.,Н а фиг. 3  дана ста
тистика точек срыва амплитуд по восьми двигателям , по которой
весьма четко обрисовывается фактический разброс скелетных
кривых.

Необходимо подчеркнуть, что упругая втулка не снижает уров
ня вибраций на критической скорости при наборе оборотов.

В последнее время на ряде иностранных и отечественных дви
гателей введены в конструкцию упругие кольца с теми ж е функци
ями, что и описанная упругая втулка. Разница заклю чается в том,
что упругое кольцо устанавливается в  корпусет охваты вая невра-
гцающееся кольцо подшипника, а упругая втулка связана с рото
ром.

Балансировка

Ротор 1 двигателя № 3 с высокой критической скоростью на
жестких опорах балансируется динамически в двух плоскостях,
на балансировку собирается с направляю щ ими аппаратам и и за 
тем, узлом, направляется на сборку. Ротор II двигателя №  1 —
трехопорный и для обеспечения соосности всех трех опор требует
особо тщ ательной сборки. На балансировочном станке он устанав
ливается на две опоры (фиг. 1 ) и проверяется биение шлиц «а». 
Если оно превыш ает 0,06 мм,  то для исправления 'оси ротора одна 
треть гаек «б» отвертывается и заново затягивается с вытяжкой 
шпилек, превышаю щей номинальную на 13—20% , в зависимости 
от значения замеренного биения. Н а окончательной сборке затяж 
ка гаек производится точно так же., то есть сначала все затягива
ются по номиналу, затем  одна треть их отвертывается и затягива
ется с увеличенной вытяжкой шпилек. Б алансировка ротора про
изводится динамически в двух плоскостях ,4 и В.

Ротор II двигателя №  2 — гибкий и балансируется в трех 
плоскостях следующим  ̂образом. С начала динамически балан
сируется передний вал (фиг. 4) на базах А  и В. Затем  собранный 
ротор устанавливается на базах  Л и С и балансируется в плоско
стях I и II. Таким образом исключается влияние переднего, конца 
вала на уравновеш ивание в плоскости I и «скрытый», дисбаланс 
почти полностью устраняется. При такой балансировке' остается 
неустраненной неуравновешенность, обусловленная 'биением  ра
бочих профилей шлиц переднего вала относительно балансировоч
ной базы А,  которое по допускам может достигать 0,04 мм. Поэто
му биение этих шлиц и сопряженных шлиц ротора I зам еряется 
относительно своих балансировочных баз, и шлицы при сборке





 

устанавливаю тся в такое взаимное положение, при котором би
ение балансировочной базы  А  — минимально.

Низкое значение Критических оборотов на жестких опорах
ротора I двигателя №• 2 обусловлено податливыми цапфами. П о
этому динамической балансировкой на концах жесткой б ар аб ан
ной части ротора устраняется «скрытый» дисбаланс*.

В ал ротора 1 1 1  (фиг. 5) двигателя №  3 балансируется в трех
плоскостях: А,  В, С. Величина и направление дисбаланса, устра
няемого в плоскости С, определяю тся по замеренным в плоско-

№- С

X ?
Фиг. 5. Схема балансировки вала ротора I I I  двигателя №  3.

стях Л и В дисбалансам  в предположении линейного распределе
ния неуравновешенности вдоль вала и синусоидальной формы ко
лебаний первого тона графическим построением (фиг. 6 ), где обо
значено:

Фиг. 6. О пределение дисбаланса 
в плоскости «С».

U  к , U  в, 9 —  дисбалансы, замерен
ные в плоскостях А
и В , и угол между 
ними;

U с — дисбаланс, устрани - 
емый в плоскости С ; 

ф — угол между замерен
ным дисбалансом в 
плоскости А  и уст
раняемым в плоско
сти С;

k x и k2 — коэффициенты, зависящ ие от формы колебаний и рас
пределения неуравновешенности вдоль оси вала.

После устранения дисбаланса в плоскости С повторно зам е
ряется и устраняется дисбаланс в плоскости А.  Д исбаланс в 
плоскости В устраняется при последующей операции балансиров
ки, когда вал собран с колесами. Во избеж ание дополнительной 
неуравновешенности за счет переборки ротора III сборка его на 
балансировку производится. сразу с сопловым аппаратом: ротор 
балансируется в плоскости колес и отбалансированный узел по
ступает на сборку.

* П Д  Вильнер. Некоторые вопросы уравновеш ивания роторов. Труды 
КуАИ. Вып. XIX, 1965.

                



Ротор
Фиг. 7. С хем а балансировки ротора II двигателя №  3.



 

 
 

Ротор II двигателя № 3, так  же, как  и двигателя №  2, гибкий 
и балансируется в трех плоскостях. П редварительно собираю тся 
узлами турбинная и компрессорная части ротора, причем комп
рессорная часть — с направляю щ ими ^аппаратами; Обе части б а 
лансирую тся динамически в двух плоскостях каж д ая  (фиг. 7). 
Затем  из отбалансированных частей собирается ротор и снова
устанавливается на балансировочный станок, 'гд е  измеряю тся
дисбалансы  в плоскостях-Л  и В,  обусловленные смещением и
изломом осиф отора в плоскости сборки С.

По дисбалансам  UA, Ub и углу <р меж ду ними, зная распре
деление масс вдоль оси ротора, можно ^адределить значения изло
ма и смещения оси-и  угол меж ду плоскостями, -содержащими
излом и смещение. Таким образом, становится известным распре
деление неуравновешенности вдоль оси ротора. Затем  в плоско
сти С устанавливается балансирую щ ий груз Uc, центробежная
сила которого вы зывает такой ж е прогиб ротора на жестких опо
рах, как  и распределенная неуравновешенность (практически это
делается простым графическим построением, подобным фиг. 6 );
повторно измеряю тся и устраняю тся дисбалансы  в плоскостях А
и В. При оборке двигателя производится частичная разборка от
балансированного ротора—снимается колесо турбины. Чтобы пе
реборка не приводила к чрезмерной разбалансировке, число раз
бираемых стыков сведено к одному за счет того, что все детали
турбины, снимаемы е с остальной части ротора, связаны меж ду со
бой в пакет при помощи шести болтов.

Т ак как  балансировка роторк в трех плоскостях в неко
торой мере базируется на расчетных данных (форма упругой линии),
то неизбежно вносится'ош ибка, которая тем больше, чем большие
неуравновешенности приходится устранять. Н еуравновеш енность
в свою очередь зависит от искривленности оси ротора, обуслов
ленной большим числом деталей и допусками на их изготовле
ние. Поэтому взаим ное положение деталей при их стыковке под
бирается так, чтобы вследствие искривления оси ротора дисба
ланс, устраняемый в средней части, не превыш ал 400-^800 гсм.
Это обеспечивается допустимым биением ротора в плоскости С
не более 0,1 мм. Д ля  уменьшения неконтролируемых неуравно
вешенностей, вызываемых перекосами упорных подшипников, 
торцевое биение внутренних колец шариковых подшипников в ро
торах вы держ ивается не более 0,05 мм, а опорных буртов под 
них — не более 0,03 мм. Торцевое биение наружных колец ш ари
ковых подшипников не превыш ает 0 , 0 2  мм.

По таком у ж е принципу, как  ротор II двигателя № 3, балан
сируется и ротор I двигателя № 1 .

Демпфирование

Н еобходимость применения демпфера на двигателе №  1 вы з
вана тем, что амплитуды вибраций на критических скоростях име-

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 

 

 
 



 

 

ю т 'больш ой разброс и ири некоторых проходах достигаю т 1,4 мм.
И з двухсот запусков при 28 амплитуда на Критической скорости 
больш е 1 мм.

П ри ам плитудах вибраций 1 мм  в задней опоре замерены напря
ж ения ±  10 кг /мм2. З а  один проход через критическую скорость 
происходит до 250 циклов нагруж ения большими амплитудами, 
при двухстах проходах нагруж ений/с напряж ением  ± 1 0  кг/мм2
будет порядка 7-10 3 циклов. При увеличении ресурса двигателя, 
когда число проходов через критическую скорость значительно 
возрастает, это м ож ет привести к дефектам . Н а двигателе №  3 
при первых испытаниях при доводке были выявлены критические 
скорости, значение которых приведено в таблице 1. Н аличие в 
рабочем диапазоне нескольких критических скоростей исключает

О б о р о т ы  р о т о р а  (о д /м ин )
Фиг. 8. Э ф ф ективность дем пф ера на двигателе №  1:

------------------ без д е м п ф е р а ;
----------- \-------с  д ем п ф ер о м .

возможность частотной отстройки. П оэтому наряду с выбором р а
циональных схем балансировки для уменьшения амплитуд вибра
ций на критических скоростях в систему введены демпферы-г

В рассм атриваем ы х двигателях применены пластинчатые демп
феры (фиг. 1 ), представляю щ ие собой ряд стальных пластин, сог
нутых в кольцо и охватываю щ их невращ аю щ ееся кольцо п о д т и п -
ника с суммарным зазором  0,4-э0,8 мм  на диаметр.

П редварительная проверка эффективности демпфера проводи
лась на установке в отраслевой лаборатории Куйбышевского ави
ационного института. Эксперименты показали, что с сухими обез
ж иренными пластинами д ля  достижения таких ж еярогибов ротора,
как и без демпф ера, -требовалось увеличить возбуждение при
мерно в пять раз. Н аличие смазки повыш ало эфф ект в 1,5-=-2 раза.

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



Н а двигателе №  1 демпфер внедрен при доводке его на боль
шой ресурс и практически полностью устранил вибрации (фиг. 8 ) 
и прогибы ротора II на критической скорости.

Н а двигателе №  3 эффективность демпфера проверялась при 
испытании его с повышенными вибрациями (фиг. 9). В обоих слу
чаях (на двигателях №  1 и №  3) установка демпфера йроводилась 
без разборки роторов двигателя.

К ак  видно из сопоставления фиг. 8  и 9, эффективность демп
фера на двигателе №  1 намного выше, чем на двигателе №  3, что

Обороты, ротора // (о5/пин)
Фиг. 9. Э ффективность демпф еров на двигателе №  3:

--------------------б ез д ем п ф ер а ;
--------------------- с д ем п ф ер о м .

объясняется разгрузкой демпферного подшипника на двигателе 
№ 1 , проводимой для улучшения работы переднего подшипника и
осущ ествляемой смещением его вверх. Статическая .н агрузка  на 
демпферный' подшипник не превы ш ает 70 кг.

Все же, несмотря на меньший 'эф ф ект, демпферы на двигателе 
№  3 существенно облегчили его вибрационную  доводку. Вибрации 
двигателя по всем точкам замеров на всех критических скоростях 
при балансировке и сборке, проведенных без отступлений от тре
бований чертежей, не превыш али 30 мм!сек.



 НЕКОТОРЫЕ ПРИЧИНЫ, ПРИВОДЯЩИЕ
К ПОВЫШЕННЫМ ВИБРАЦИЯМ

Тепловые деформации ротора

И спы тания двигателей №  1 и 2 показали нестабильность амп
литуд при прохождении критической скорости турбины. Амплиту
ды вибрации корпусов (задних опор) при последовательных зап у
сках  отличались в 2 0  раз.

I

Фиг. 10. И скривление оси ротора при стоянке прогретого двигателя:
I  _  в е р т и к а л ь н ы й  д и а м е т р ; I I  — го р и зо н тал ь н ы й  д и а м е т р ; I I I  — м есто у стан о в к и  и н д и 

к а т о р а ; О — оп ы т  №  1; Л  — о п ы т -№ 2.

С пециальны е опыты показали, что это различие обусловлено, в 
основном, разницей в .д и сб алан се  ротора турбины, которая возни
кает при неравномерном его остывании.

Н епосредственное измерение поводки ротора II при остывании 
проведено на двигателе №  3.

                  



П еред запуском индикатором, установленным на корпусе, изм е
рялось биение в середине ротора, затем  производился запуск. П о
сле остановки ротор устанавливался в то ж е исходное положение, 
а через 1 0  минут производилось второе измерение, и ротор снова 
ставился в то ж е положение. Ч ерез 20 минут зам ер повторялся 
и т. д. О пределенные по замеренным биениям смещения оси р5то- 
ра приведены на фиг. 10. И скривление ротора происходило верти
кально вверх. Эксцентриситет растет примерно в течение часа сто
янки, а в течение следующего часа уменьш ается до исходного 
состояния.

Зам ер  температуры воздуха за компрессором двигателя №  3 
после его остановки показал , что примерно после 2 0  минут стоян
ки устанавливается разница температур в верхней и нижней по
лостях в 14° С, которая удерж ивается в течение 60 минут.

Н а двигателе №  1 с хорошо отбалансированной турбиной кри
тическая скорость (/1к= 4 5 0 0 — 6000 об/мин)  при запуске из холод
ного состояния проходилась без повышения амплитуд вибрации 
корпуса. При запусках  непосредственно после остановок повыше
ние амплитуд вибрации на критической скорости такж е не^ наб
лю далось. После двадцатипятиминутной стоянки было произве
дено несколько запусков изделия в следующем порядке: запуск, 
выход через критическую скорость нй обороты малого газа, ра
бота на оборотах малого газа, выключение топлива и выбег, ос
тановка, немедленно следующий запуск и т. д. Амплитуды виб
рации задней опоры турбины при проходе через критическую ско
рость даны в таблице 2 .

Таблица

№
пп

Время, прош едш ее после п рекращ е-- 
ния процесса искривления ротора, 

мин.

- Амплитуда при 
наборе оборотов 

(микроны)

А мплитуда при 
вы беге 

(микроны)

1

. . ■■■ -----  ---- - ■

1 ,5 450 106
6 ,5

•2 10 .3 93 40
15,5

3 19 ,5 27 27
2 4 .3

4 2 8 ,0 20 20
3 4 ,0

Как видно из таблицы, амплитуда на критической скорости 
со временем уменьш ается. Это происходит вследствие выравни
вания температур по ротору.

Д вигатель №  2 запускали из холодного состояния (стоянка 
перед запуском более двух часов) и после различных по времени 
стоянок. При всех стоянках ротор устанавливался в одном поло
жении, которое было найдено предварительным опытом, так, что
бы неуравновеш енность от неравномерного остывания и остаточ
ная после балансировки склады вались. Амплитуды вибрации кор-
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пуса на критических оборотах (пк =^200-1-8700 об1мин) п о к а з а н ы
на фиг. 1 1  (белые точки). Там нанесены вибрации при запу
ске из холодного состояния (звездочка) и 'после прокрутки (чер
ные точки). Прокрутки производились так: после останова
двигателя ротор приводился возвращение стартер-генератором в те
чение t 0 минут, после 'чего  ротор устанавливался в нужное поло
жение и  стоянка продолж алась ' 50—to минут. Время % было при
нято: 2 мин., 5 мин., 50 мин. Нормально при описываемом опыте
остановки изделия производились непосредственно послед работы
на одном из крейсерских режимов. Сделаны были также'* две :ос-
тановки после кратковременной работы на оборотах’'малого газа
в течение t* =  2 мин. и t-* =  5 мин., то есть с боле:е холодным рото
ром. Результаты  нанесены крестиками.

Н а фиг. 11 видно, что наибольшая деформация ротора проис
ходит через 40-1-50' минут после остановки двигателя, кратковре
менные (2 -1 - 5  минут) холодные прокрутки после остановки мало
эффективны, большую эффективность дает непрерывная прокрутка
в течение всего времени стоянки. Видно также,, что в. течение
150 минут температура по ротору успевает полностью выравниты
ся, т. е. искривленная ось его выпрямляется.

Приведенные результаты хорошо подтверждают друг друга
и показывают, что дли ряда_ двигателей дисбаланс от неравно
мерного остывания имеет очень большое значение, и именно он
определяет большие амплитуды при прохождении критических
скоростей.

Попадание масла во внутренние полости ротора

Случаи попадания масла в ротор компрессора барабанной
конструкции неоднократно наблюдались на двигателях №  1 и №  2

М асло выявлялось при разборке после снятия двигателя из-за
повышенной вибрации. Вибрация двигателя вблизи критической
скорости при наличии в роторе масла (200-^-500 г) -  имее.т весьма 
своеобразный характер: частота е е — не роторная, а несколько 
ниже. Н а  двигателе №  1 это 0,65-1-0,68 гармоника ротора, на 
двигателе №  2 — 0 ,85^0 ,85  гармоника ротора. Возбуждение виб
рации маслом в роторе с частотой «отстающей» гармоники молено 
объяснить следующим образом. Пока обороты двигателя далеки 
от критической скорости, радиус обращении ротора мал, и фаза 
обращения практически совпадает ,с  фазой дисбаланса ротора — 
масло растекается по внутренней полости б араб ан а 'п очти  равно
мерно. При приближении к  критической скорости радиус обраще
ния возрастает и масло скапливается у наиболее далекой от 
оси обращения стенки барабана. Фаза этого добавочного дисба
ланса  не совпадает с фазой исходного дисбаланса ротора, так 
как  смещение отстает от дисбаланса на угол, близкий или рав
ный 90°. Поскольку на ротор теперь действует возбуждение, рав
ное геометрической сумме неуравновешенности от масла и исход



 

ной, и вектор этой суммы повернут на некоторый угол от вектора 
исходного дисбаланса, ф аза  смещения ротора должна относить
ся к этому вектору. Таким образом, вектор смещения ротора 
повернется н азад  против вращения. Это вызовет перераспределе
ние м асла  в полости, которое будет все время стремиться слить
ся в наиболее удаленную от оси область. З а  движением масла 
снова повернется_вектор смещения и т. д. В результате вектор 
суммарной неуравновешенности будет непрерывно вращ аться 
против направления вращения ротора со скоростью, зависящей от 
вязкости масла и динамических свойств колебательной системы, 
и возбуждать прямую несинхронную прецессию с частотой мень
шей частоты вращения ротора.

В далекой закритической области масло в роторе, должно 
приводить к автобалансировке, но па исследованных двигателях 
она не наблюдалась.

Осевое и радиальное смещение лопаток в пазах

Эти явления особенно важны для больших лопаток первых 
ступеней компрессора. В частности, схема работы лопаток 1 и 2 
ступеней вентилятора двигателя №  3 такова:

При выходе двигателя на рабочие обороты центробежные 
силы, действующие на зам ки  лопаток, достигают десятков тонн 
и смещают лопатку в пазу в радиальном направлении на величи
ну, достигающую б,Зэ-0,7 мм. После остановки двигателя часть 
лопаток под действием упругих сил со стороны замка садится на 
место.

В зависимости от характера, подгонки замка лопаток к пазу в 
диске часть лопаток «закусывает» в пазу в смещенном положении.

Роль этого дисбаланса может сказаться двояким образом. 
Во-первых, при. работе на малых оборотах сразу после запуска, 
к о гд а ’.остальные лопатки еще не смещены в пазах, повышенный 
дисбаланс приведет к повышенной вибрации на первых крити
ческих скоростях. Во:вторых, при очередной переборке двигателя 
балансировка ротора, у  которого часть лопаток смещена в пазах, 
окажется неправильной. Так, например, один двигатель №  3 пер
вой сборки имел очень низкий уровень вибраций. При переборке 
его, когда ротор компрессора 1 не разбирался, на этом роторе 
были устранены дисбалансы до 1300 гем  на опору. Это было сде
лано неверно, так  как  перед балансировкой забыли осадить ло
патки на дно паза. В результате при очередном испытании (2-я 
сборка) на передней опоре была замерена вибрация до 60 мм/сек
на критической скорости, совпадающей с максимальным 
режимом работы. Д вигатель пришлось снять с испытания, оса
дить на место лопатки и восстановить уравновешивающие грузы 
первой сборки, следствием чего был нормальный уровень вибра
ций при очередной постановке на стенд (3-я сборка).

        



i \  аналогичным дефектам приводит и осевое смещение лопаток 
в пазах. На одном из роторов в процессе балансировки (при пе
реборке) обратили внимание на/несколько лопаток первой сту
пени, которые, деформировав. хонтровку, сместились в пазах впе
ред до 2 мм. После того, к а к  эти лопатки были установлены на 
свои места (это было сделано без снятия ротора с балансировоч
ного станка) дисбаланс ротора изменился на 800 гсм.

Поводка детали в работе при снятии напряжений

Это явление происходит, когда температура деталей ротора в 
работе выше температуры отпуска. 

Такой случай был при доводке вала  аналогичного валу III дви
гателя №  3. Этот вал проходил отпуск дли снятия остаточных на
пряжений при 200° С, а при работе изделия на некоторых участ
ках вала температура достигала 310° С. Поэтому происходило 
дополнительное снятие напряжений и вал искривлялся. Искрив
ление его достигало 0 , 1 2  мм  и дисбаланс консольного , ротора 
компрессора 5500 гсм, что вызывало повышенные вибрации дви
гателя на критических скоростях.

Д еф ект был - устранен повышением температуры отпуска, 
введением дополнительно еще одной операции снятия напряже
ний от механической обработки ,и переходом на сталь* менее 
склонную к поводкам.

НЕКОТОРЫЕ ОБЩ ИЕ ТРЕБОВАНИЯ К КОНСТРУКЦИИ

Переборка ротора после балансировки резко увеличивает его 
неуравновешенность д аж е  при однобазовых посадках сопрягае
мых деталей ротора, выполненных без зазора, что обусловлено 
действием сил трения на поверхностях посадки при перекосах в 
процессе стыковки этих деталей. Еще больше увеличиваются дис
балансы при многобазовых посадках и особенно при посадках, с 
зазорами. Однако и чрезмерные натяги, обусловленные смещени
ем от номинального положения центрирующих поверхностей, на
пример отверстий под болты, приводят к большой разбалансиров- 
ке в  работе и к повышенным вибрациям. Н а  одном из двигате
лей №  3 некоторые из двенадцати отверстий в диске турбины 
имели смещение осей до 0 , 2 0  мм, что в течение двух последова
тельных сборок приводило к повышенным вибрациям; после сме
ны диска вибрации снизились до обычного уровня.

Поэтому, при проектировании двигателя и разработке техно
логии балансировки и сборки необходимо стремиться к конструк
циям, не требующим разборки роторов после балансировки, - на
пример с продольными разъемами корпусов, если ж е это невоз
можно, балансировка роторов должна производиться совместно 
с корпусами.

   



Н о ' в некоторых конструкциях разборка после балансировки
неизбежна. В таких случаях число разбираемых стыков сводится 
к минимуму, например к одному, и должен быть, обеспечен спе
циальный контроль идентичности окончательной сборки ротора и
сборки его на балансировку, что можйр сделать, скажем, провер
кой торцевого биения некоторой определенной поверхности рото
ра' с помощью индикатора.

Очень важны м фактором является сохранение затяж ки  бол
тов, стягивающих' ротор. Необходим тщательный анализ конст
рукции по нагрузкам, температурам, коэффициентам линейного
расширения и. пр. Ненадежность сохранения затяж ки коротких
болтов, обусловленная сопоставимостью величин их вытяжки и
смятия поверхностей в процессе эксплуатации, долж на быть ком
пенсирована увеличением числа и диаметра болтов. Процесс з а 
тяжки гаек необходимо тщательно регламентировать. Влияние
затяж ки для одного из стыков ротора II двигателя №  -3 было
проверено следующим рбрааом. Ротор с недотянутыми (крутящий
момент 1,5ч-3 кгм  вместо 4, 5 кгм) гайками стыка отбалансиро
вали, затем ЗО^раз нагрузили в середине силой в три тонны в
одном й том же направлении и проверкой на балансировочном
станке установили, что появились дисбалансы до 600 гсм  на опо
ру 'в направлении приложения силы. При нормальной затяж ке
этого стыка разбалансировка после 30-кратного нагружения не
превышала 110— 240 гсм  на опору.

При проектировании стыков деталей ротора с центрадией по
пояску очень важно правильно назначить охватывающую и охва
тываемую деталь и положение стыка, особенно в горячей части
двигателя. Стык должен быть сделан таким образом, чтобы в ра
боте не появлялся зазор. Зазор  не должен возникать такж е и
вследствие О-сгаточных деформаций. Наибольшее количество слу
чаев повышенной вибрации двигателя на стенде в нашей практике 
объясняется возникновением зазоров по центрирующим поверхно
стям, которые .сказывались как при переборках роторов после б а 
лансировки, так и непосредственно при изменениях режима рабо
ты двигателя.

, Большое значение, к а к  показано выше, имеет схема балансиров
ки гибких роторов, которые требуют добавочных балансировочных 
плоскостей. Эта задача может быть решена по-разному, в зави 
симости от конструктивных особенностей ротора и от распола
гаемого балансировочного оборудования. В последнее время 
появилось много работ, посвященных этому вопросу, однако все 
они требуют вывода ротора при балансировке на рабочие или 
на критические обороты. Достоинством описанных методов явля
ется возможность использования обычных балансировочных стан-


