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сокращено количество деталей в изделии до двадцати двух и снижена 
себестоимость изделия на 33, 78%.  
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ОПТИМИЗАЦИЯ ТЕХНОЛОГИИ БАЛАНСИРОВКИ РОТОРОВ 
ТЯЖЕЛОНАГРУЖЕННЫХ МАШИН ПО БЫСТРОДЕЙСТВИЮ, 
ДИНАМИЧЕСКИМ НАГРУЗКАМ И ЭНЕРГОПОТРЕБЛЕНИЮ 

 
Филонов И.П., Курч Л.В., Крамич А.Ф. (БНТУ, г. Минск, Республика Беларусь) 

 
Large dynamic balancing machine are used in the manufacturing or repairing of large 

and medium turbines, motors, pumps, and blowers etc. to guarantee the balancing quality of 
flexible or rigid components under high speed turning condition. It is very important to create 
new algorithms which allow building high precision CNC large dynamic balancing machine 
with low time, energy and total cost of balancing process. 

Процесс балансировки крупногабаритных деталей тяжелонагруженных машин 
необходимы затраты большого количества энергии на разгон до определенного, 
достаточно большого числа оборотов, установившееся движение и торможение. 
Необходимо также учитывать, что балансировка роторов, имеющих значительную 
массу, на высоких скоростях сопряжена со значительными динамическими нагрузками 
на узлы балансировочного оборудования и приводит к увеличению его габаритов. 
Значительны также и временные затраты на балансировку из-за больших значений 
инерционных сил, возникающих в момент разгона и торможения. Сокращение времени 
на балансировку, по мнению авторов можно достичь за счет определения дисбаланса, 
места расположения корректирующих масс и их веса на самом начальном этапе 
разгона. Балансировка на низких скоростях вращения ротора на этапе разгона 
позволяет упростить само оборудование и снижает его стоимость, делает его более 
простым в проектировании, изготовлении и обслуживании. Кроме того, данный подход 
позволяет значительно экономить энергетические затраты на разгон крупногабаритных 
деталей.  
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Однако при создании такого типа балансировочного оборудования требуется 
разработка более сложных алгоритмов управления его работой с использованием 
методов наукоемкого компьютерного моделирования. В данной статье авторами описан 
один из возможных способов автоматической балансировки роторов 
тяжелонагруженных машин на этапе разгона. 

Способ балансировки, предлагаемый авторами направлен на повышение 
точности балансировочного цикла и производительности за счет совмещения 
статической и динамической балансировки роторов в момент разгона. 

Поставленная задача достигается тем, что в способе статической и динамиче-
ской балансировки ротора устанавливают его на двух опорах на равном расстоянии 
друг от друга (А и В) в вертикальной плоскости (плоскости действия силы веса) и гори-
зонтальной, причем жесткости Сх

А  и Сх
В пружин в вертикальной плоскости выбирают 

из условия (1) 
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(2) 

где Jxz  центробежный момент инерции относительно  осей  XZ, max  
максимальное угловое ускорение, h  расстояние до опор А и В, у

А = у
В  1…5 мм  

деформации в опорах А и В в направлении оси Y. 
Контроль за остаточной неуравновешенностью осуществляется при 

2rmaх
q2

P
трММ    , 

где М  – остаточная неуравновешенность вызванная наличием дисбаланса, трМ – 

момент от сил трения в подшипниках на валу ротора установленного на испытательном 

стенде, P  – сила веса ротора, q – ускорение свободного падения, maх – максималь-
ное угловое ускорение, r – радиус ротора. 

Сущность предлагаемого способа статической и динамической балансировки 
поясняется чертежами, где на рис.1 представлена схема неуравновешенного цилиндра 
статически и динамически. Центр масс цилиндра расположен в точке С, отстоящей на 
расстоянии ос от центра 0 неподвижной системы координат. Динамическая неуравно-
вешенность представлена несовпадением оси вращения z с осью материальной (гео-
метрической) симметрии c . Таким образом, имеем неподвижную систему координат 
OXYZ  и подвижную C  вращающуюся вокруг оси Z. Статическое уравновешива-
ние будет при  ос = 0, динамическое уравновешивание  при   = 0, т.е. при этом сис-
темы координат OXYZ  и C  совпадают. 
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Рис.1. Схема неуравновешенного цилиндра 

 
Рис. 2  Схема реализации устранения статической и динамической неуравно-

вешенности путем удаления (подшлифовка) вращающимися абразивными кругами 2 и 
3. Рис. 3  Схема, поясняющая зависимость реакций при динамической неуравнове-
шенности дст
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Рис. 2. Схема устранения статической и динамической неуравновешенности 
 
При ос = 0 и  = 0 координатная плоскость XOZ совмещена с плоскостью мате-

риальной симметрии цилиндра, т.е. ось Y перпендикулярна плоскости материальной 
симметрии и является главной осью инерции цилиндра в точке пересечения с этой 
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плоскостью (в точке 0). Поэтому центробежные моменты инерции относительно осей, 

одной из которых является главная ось инерции, равны нулю (3) 
 

Рис. 3. Схема зависимости реакций в опорах при динамической  
неуравновешенности 

 
Jxy = Jyz = 0, (3) 

В соответствии с [3] при ос  0 имеем  
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Решение этих уравнений дает (4) 
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Реакции в опорах А и В (см. рис. 3, 4, 5) определяется из уравнений 
 
0FPRR иBA  , (5) 

       0MRPRM иBoBocAoAд   ,  
(6) 

где cи W
g
PF    сила инерции; cW   ускорение точки С (центра масс); иM  

вектор момента сил инерции. По аналогии с [3] стр. 735 §116 для нашего случая (рис.3) 
имеем следующие уравнения проекций иF  и иМ  на оси XYZ: 
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Уравнения (5) и (6) в проекциях на оси ХYZ  с учетом уравнений (7) (8) и того, 
что Jyz = 0 примут вид [4]: 
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В уравнениях (9) координаты центра масс определяются соотношениями (см. 
рис. 3). 
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Мтр  момент сил трения в опорах А и В; 
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Из уравнений (9) с учетом (10) и (11) после преобразований получим следующие 
выражения для определения динамических реакций: 
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При ос  0;  = 0 уравнения (12) … (16) принимают вид  
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При отсутствии статической неуравновешенности (oc= 0 и   0) уравнения 
(12)…(16) принимают вид: 
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При  = 0 и oc= 0 уравнения (12) … (16) принимают вид: 
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Анализ уравнений (12) … (30) указывает на возможность осуществления авто-
матического устранения статической и динамической неуравновешенности, если обес-
печить удаление  масс в определенных точках ротора с осями координат OXYZ. Из 
уравнений (17)... (20 ) и (22) … (25), а также уравнений (27) … (29) видна природа ста-
тической неуравновешенности, заключающаяся в статистической  (ос 0) и динамиче-
ской (Jxz 0). При этом та и другая проявляются в виде изменения от нуля до макси-
мума значений реакций x

AR  и x
BR , y

AR  и y
BR . Поэтому, если обеспечить упругое 

перемещение ротора в направлении этих реакций и удаление масс в плоскостях кор-
рекции, то цель автоматической балансировки легко может быть реализована схемой  
представлений на рис.2. Касания, например, вращающихся  шлифовальных кругов 2 и 3 
ротора 1 в точках с координатами Хкz=-r и Yкz= r обеспечить при смещении в этих на-
правлениях удаление необходимой массы ротора в одной плоскости коррекции  I и II 
(см. рис.1). Для этого ротор размещают в двух опорах с возможностью перемещения в 
направлениях осей X и Y, при этом жесткости в опорах А и В, A

xC  и B
xC  выбирают из 

соображений равенства деформаций  A
x ст и  B

x ст  от силы веса Р ротора (см. рис.3). 
При этом жесткости в вертикальной плоскости выбирают из условия, чтобы  
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Как видно из уравнений (17)…(20) и (22)…(25) динамическая неуравновешен-
ность Jxz 0 может быть устранена при   0, определяемая  реакциями y
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Статическая же неуравновешенность ос  0 может быть устранена при пере-
мещении ротора в этих же направлениях, но при  = 0, см. уравнения (18), (20). При 
этом уравнения (16), (21), (26) указывают на возможность контроля остаточного дис-
баланса. 
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