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ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНАЯ ПРОВЕРКА ДИНАМИЧЕСКОГО 

СОСТОЯНИЯ ВАЛОПРОВОДА 

Проведена экспериментальная проверка эффективности технологий обеспечения задан-
ной динамической устойчивости валопроводов при воздействии следующих факторов: монтаж-
ные дисбалансы привода, пусковой режим работы агрегата, превышение рабочего диапазона, 
изменение перекоса валов. В данной статье рассмотрены результаты экспериментальных ис-
следований компрессора с масляными подшипниками, изготовленного и смонтированного по 
технологическому процессу с использованием адаптационных методов. При проведении испыта-
ний на стенде приемо-сдаточных испытаний решались следующие исследовательские задачи: 
испытания динамического состояния валопровода после проведения коррекции монтажных дис-
балансов трансмиссии, испытания динамического состояния валопровода в пусковом режиме, 
испытания динамического состояния валопровода в рабочем диапазоне, испытания динамиче-
ского состояния валопровода с превышением максимальной рабочей частоты, испытания дина-
мического состояния валопровода при условии увеличения перекоса осей при изменении частот 
вращения. По результатам испытаний была составлена база данных, обобщены результаты экс-
периментального исследования динамического состояния роторов и валопроводов. Было прове-
дено сравнение динамического состояния роторов и трансмиссий в зависимости от заданных ус-
ловий испытаний. Одновременно с испытаниями разработана и внедрена методика коррекции 
монтажных дисбалансов валопроводов и их элементов.  

Определены закономерности влияния воздействующих факторов, сформулированы ре-
комендации по минимизации их влияния на динамически устойчивую работу валопровода. Дина-
мическое состояние ротора очень несущественно зависит от перекоса осей валопровода, но 
очень существенно – от величины остаточного монтажного дисбаланса. Наличие остаточного 
монтажного дисбаланса приводит к повышенному уровню вибрации не только в области опоры, 
к которой присоединена трансмиссия или другой элемент валопровода, но и в области противо-
положной опоры. Монтаж валопровода с коррекцией монтажных дисбалансов позволяет адапти-
ровать к условиям испытаний и эксплуатации любые квазижесткие роторы. 

Ключевые слова: центробежный компрессор, валопровод, ротор, вибрация, дисбаланс, 
сборка, динамическая устойчивость, экспериментальные исследования. 
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EXPERIMENTAL VERIFICATION OF THE DYNAMIC STATE  

OF THE SHAFTING 

The experimental verification of the efficiency of technologies for ensuring the specified dynamic 
stability of shafting lines is carried out under the influence of the following factors: mounting drive imbal-
ances, starting operation of the unit, exceeding the working range, changing the skewing of the shafts. 
In this article, we consider the results of experimental studies of a compressor with oil bearings, manu-
factured and assembled in accordance with the technological process using adaptive methods. During 
the tests at the acceptance tests stand, the following research tasks were solved: testing the dynamic 
condition of the shafting line after correcting the mounting misalignment of the transmission, testing the 
dynamic condition of the shafting in the starting mode, testing the dynamic state of the shafting in the 
working range, testing the dynamic condition of the shafting line, exceeding the maximum operating fre-
quency, the condition of the shafting system under the condition of an increase in the skew of the axes 
with a change in the rotational frequencies. Based on the test results, a database was compiled, the re-
sults of an experimental study of the dynamic state of rotors and shaft lines were summarized. A com-
parison was made of the dynamic state of the rotors and transmissions, depending on the specified test 
conditions. Simultaneously with the tests, a methodology for correcting the mounting imbalances of 
shaft lines and their elements was developed and introduced. The regularities of influence of influencing 
factors are determined, recommendations on minimization of their influence on dynamically stable op-
eration of shafting line are formulated. The dynamic state of the rotor is very insignificantly dependent 
on the misalignment of the axes of the shafting, but very significantly – on the magnitude of the residual 
mounting imbalance. The presence of residual mounting imbalance leads to an increased level of vibra-
tion not only in the area of the support to which the transmission or other shafting element is attached, 
but also in the area of the opposite support. The installation of the shafting line with correction of the 
mounting imbalances makes it possible to adapt to any conditions of testing and operation any quasi-
rigid rotors. 

Keywords: centrifugal compressor, shafing, rotor, vibration, imbalance, assembly, dynamic sta-
bility, experimental studies. 

 

Добыча, транспортировка, переработка и продажа углеводородов 
являются значимой частью экономики современной России. Для под-
держания стабильного экономического роста необходима бесперебой-
ная работа газодобывающих, газотранспортных и газоперерабатываю-
щих предприятий, что, в свою очередь, обеспечивается стабильной ра-
ботой компрессорных станций (КС) и газоперекачивающих агрегатов 
(ГПА) различного назначения: линейных, дожимных, подземного хра-
нения газа, нагнетательных для обратной закачки в пласт и для транс-
портировки по протяженным подводным участкам газопроводов [1–3].  

Самой нагруженной частью газоперекачивающего агрегата явля-
ется валопровод, состоящий из ротора привода (ГТУ), трансмиссии, 



Экспериментальная проверка динамического состояния валопровода 

 

 141

передающей крутящий момент, и ротора компрессора, сжимающего 
газ. В таких условиях валопровод следует рассматривать как упруго-
деформированную систему. Долговременная и эффективная работа аг-
регата зависит от динамического состояния этой сложной составной 
системы [4–6]. При проектировании ГПА проводятся динамические 
расчеты отдельно роторов ГТУ, компрессора и трансмиссии, а также 
совместные расчеты валопровода агрегата проектировщиками турбины 
и нагнетателя [7–9]. Одним из важнейших результатов является опре-
деление критических скоростей вращения валопровода и «отстройка» 
критических частот от рабочей частоты вращения. Конструкция систе-
мы «силовая турбина – трансмиссия – ротор компрессора» должна 
обеспечивать отстройку критических скоростей вращения от рабочего 
диапазона не менее 25 % [10, 11]. 

Однако практика показала, что в большинстве динамических рас-
четов используют только проектную информацию и не учитывают ре-
альных данных о физических свойствах материалов, изменений в кон-
струкции при разработке конструкторской и технологической доку-
ментации, действительных размерах, погрешностях изготовления 
и  допущенных отступлениях, параметрах сборки и монтажа [12–14]. 
Влияние всех вышеперечисленных параметров можно оценить только 
при экспериментальных исследованиях валопроводов реальных агре-
гатов, например на испытательном стенде при предъявительских 
и приемо-сдаточных испытаниях [15–17]. 

Стенд приемо-сдаточных испытаний (ПСИ) НПО «Искра» позво-
ляет проводить экспериментальные исследования динамического со-
стояния валопроводов, состоящих из мультипликатора, ротора центро-
бежного компрессора и трансмиссии. Оборудование из состава стенда 
(электродвигатель и мультипликатор) имеет возможность проводить 
исследования на частоте вращения до 11 000 об/мин, системы обеспе-
чения работы компрессора полностью повторяют системы ГПА на КС. 

В ходе экспериментальных исследований динамического состоя-
ния валопроводов было проведено свыше 50 натурных циклов испы-
таний с пуском стенда. В состав собранных валопроводов были вклю-
чены центробежные компрессоры мощностью 12 МВт с частотой  
вращения 4550–6825 об/мин. Эти компрессоры разработаны и изготов-
лены в НПО «Искра» для компрессорных станций газопроводов  
России.  
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Измерения вибрации проводились с помощью комплекта кон-
трольно-измерительной аппаратуры, обеспечивающего измерения виб-
роперемещений с использованием датчиков, конструкционно включен-
ных в состав компрессора. Допустимость уровней виброскорости опор 
компрессоров контролировалась переносной измерительной аппарату-
рой. Величины радиальных биений установленных элементов валопро-
водов контролировались с использованием растровой системы и инди-
каторов часового типа с точностью измерения (ценой деления) 1 мкм. 

По результатам испытаний была составлена база данных, обоб-
щены результаты экспериментального исследования динамического 
состояния роторов и валопроводов. Было проведено сравнение дина-
мического состояния роторов и трансмиссий в зависимости от задан-
ных условий испытаний. Одновременно с испытаниями разработана 
и внедрена методика коррекции монтажных дисбалансов валопроводов 
и их элементов [18]. 

В данной статье рассмотрены результаты экспериментальных ис-
следований компрессора с масляными подшипниками, изготовленного 
и смонтированного по технологическому процессу с использованием 
адаптационных методов. 

При проведении испытаний на стенде ПСИ решались следующие 
исследовательские задачи: 

– испытания динамического состояния валопровода после прове-
дения коррекции монтажных дисбалансов трансмиссии; 

– испытания динамического состояния валопровода в пусковом 
режиме 1000–4550 об/мин; 

– испытания динамического состояния валопровода в рабочем 
диапазоне 4550–6500 об/мин; 

– испытания динамического состояния валопровода с превыше-
нием максимальной рабочей частоты на 5 % (n = 6825 об/мин);  

– испытания динамического состояния валопровода при условии 
увеличения перекоса осей: вал ротора мультипликатора – вал транс-
миссии – вал ротора компрессора при обеспеченном ступенчатом пе-
рекосе осей валов от 0 до 3 мрад в каждом соединении при изменении 
частот вращения от 1000 до 6825 об/мин. 

Вибрация имеет достаточно сложную и разнообразную картину 
изменения, как в рабочем диапазоне частот, так и вне его. В ходе ис-
следования были зарегистрированы уровни размаха виброперемеще-
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ний ротора обеих опор по осям X и Y на фиксированных частотах, по-
сле чего была выполнена аппроксимация. Проведенное обобщение ре-
зультатов испытаний позволило выявить явные закономерности.  

При анализе результатов испытаний выяснено, что кривые 1–6 
графика на рис. 1, описывающие изменение уровня вибрации по оси Y 
при изменении частоты вращения n = 1000…6825 об/мин, свидетель-
ствуют о значительной зависимости уровня вибрации ротора от увели-
чения частоты вращения. При этом состояние трансмиссии в области 
передней опоры следует оценить как достаточно стабильное. Общее 
изменение вибрации, описанное этими кривыми графика, достигает 
10 мкм, а суммарное значение – 20 мкм. 

 

 

Рис. 1. График размаха виброперемещений передней опоры ротора по оси Y: 
1 – без перекоса; 2 – перекос 0,6 мрад; 3 – перекос 1,2 мрад; 4 – перекос  

1,8 мрад; 5 – перекос 2,4 мрад; 6 – перекос 3 мрад 
 
Характер кривой 1, описывающей изменение уровня вибрации 

опоры ротора, свидетельствует о выраженном повышении вибрации 
при входе в рабочий диапазон (4450 об/мин) с последующим снижени-
ем. При этом явно просматривается пиковая критическая частота. Об-
щая величина вибрации невелика и не превышает 17 мкм. Кривая 2 ха-
рактеризует изменения вибрации при перекосе валов в 0,6 мрад как яв-
но выраженное пиковое повышение при подходе к рабочему 
диапазону. Последующее снижение до 12 мкм сменяется повышением 
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до 18 мкм на максимальной частоте вращения. Кривая 3 графика сви-
детельствует о появлении второго повышения величины вибропере-
мещений на частоте 5600 об/мин при сохранении общего их уровня. 
Кривые 4–6 графика, по сути, образуют пучок со стабильно устойчи-
выми закономерностями изменения и величинами. 

В целом приведенная диаграмма характеризует выраженный 
прирост вибрации на частотах около 4550 об/мин, устойчиво низкую 
вибрацию в середине рабочего диапазона с последующим повышением 
вибрации на максимальных рабочих частотах 6825 об/мин.  

Анализ результатов испытаний позволил выявить, что кривые 1–6 
графика на рис. 2, описывающие изменение уровня вибрации по оси X 
при изменении частоты вращения n = 1000 … 6825 об/мин, свидетель-
ствуют о значительной зависимости уровня вибрации ротора от увели-
чения частоты и незначительной зависимости от величины перекоса 
осей валов. При этом состояние трансмиссии в области передней опо-
ры следует оценить как динамически устойчивое и стабильное. 

Общее изменение вибрации, описанное этими кривыми графика, 
достигает 14 мкм, а суммарное значение – 22 мкм. 

 

 

Рис. 2. График размаха виброперемещений передней опоры ротора по оси Х: 
1 – без перекоса; 2 – перекос 0,6 мрад; 3 – перекос 1,2 мрад; 4 – перекос 

1,8 мрад; 5 – перекос 2,4 мрад; 6 – перекос 3 мрад 
 
Характер кривой 6 графика, описывающей изменение уровня 

вибрации опоры ротора с перекосом осей валов в 3 мрад, свидетельст-
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вует о выраженном повышении вибрации на частоте между 4550 
и 5600 об/мин с последующим частным снижением и стабильным по-
вышением к концу рабочего диапазона. Кривые 2–6 имеют выражен-
ное повышение уровня вибрации вблизи частоты 5600 об/мин без зна-
чительного превышения общего фона по величине виброперемещений. 

За исключением проявившихся особенностей все шесть кривых, 
по сути, образуют пучок со стабильно устойчивыми закономерностями 
изменения и величинами. В целом приведенная диаграмма харак-
теризует выраженный прирост вибрации на частотах около 4550–
5600 об/мин, устойчиво низкую вибрацию в середине рабочего диапа-
зона с последующим повышением вибрации на максимальных рабочих 
частотах 6825 об/мин. Динамическое состояние ротора следует считать 
устойчивым при явно выраженном дисбалансирующем влиянии уста-
новленной трансмиссии. 

При анализе динамического состояния ротора, проведенного ис-
ходя из полученных результатов измерения вибрации задней опоры 
вала (рис. 3), выявлены устойчивые закономерности. Анализировались 
кривые графика, описывающие изменение уровня вибрации по оси Y 
при изменении частоты вращения n = 1000…6825 об/мин. 

 

 

Рис. 3. График размаха виброперемещений задней опоры ротора по оси Y:  
1 – без перекоса; 2 – перекос 0,6 мрад; 3 – перекос 1,2 мрад;  

4 – перекос 1,8 мрад; 5 – перекос 2,4 мрад; 6 – перекос 3 мрад 
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В частности, определено, что кривая 1, описывающая изменение 
уровня вибрации опоры вала, установленного без перекоса осей валов 
трансмиссии, свидетельствует о некотором превышении фона вибро-
перемещений в середине пускового режима, в середине рабочего диа-
пазона и снижении вибрации на максимальной частоте вращения. Ана-
лиз результатов испытаний позволил выявить, что кривые 2–6 графика 
свидетельствуют о незначительной зависимости уровня вибрации ро-
тора от увеличения частоты и величины перекоса осей валов. Все из-
менения связаны с местным повышением вибрации в середине пуско-
вого режима и местным снижением – в середине рабочего. 

При этом состояние ротора в области задней опоры вала следует 
оценить как динамически устойчивое и стабильное. Общее изменение 
вибрации, описанное этими кривыми графика, достигает 11 мкм, 
а суммарное значение – 17 мкм. За исключением описанных особенно-
стей все шесть кривых, по сути, образуют пучок со стабильно устойчи-
выми закономерностями изменения и величинами; А – зона отклоне-
ний, Б – зона устойчивого жгута. 

В целом приведенная диаграмма характеризует выраженный 
прирост вибрации на частотах около 3500 об/мин, устойчиво низкую 
вибрацию в середине рабочего диапазона с последующим повышением 
вибрации на максимальных рабочих частотах 6825 об/мин. Динамиче-
ское состояние ротора следует считать устойчивым. 

При анализе динамического состояния ротора в области задней 
опоры по оси Х и изменении частоты вращения n = 1000…6825 об/мин 
исследовались кривые графика на рис. 4, описывающие изменение 
уровня вибрации. 

В частности, определено, что кривая 1, описывающая изменение 
уровня вибрации опоры вала, установленного без перекоса с осями ва-
лов трансмиссии, свидетельствует о некотором превышении фона виб-
роперемещений в середине пускового режима. Кривая 3 свидетельст-
вует о некотором снижении вибрации во второй половине рабочего 
диапазона. Анализ результатов испытаний позволил выявить, что кри-
вые 2, 4, 5, 6 графика характеризуют зависимость уровня вибрации ро-
тора от увеличения частоты и величины перекоса осей валов как не-
значительную. Все изменения связаны с местным повышением вибра-
ции в конце пускового режима и местным снижением – в середине  
рабочего. 



Экспериментальная проверка динамического состояния валопровода 

 

 147

 
 

Рис. 4. График размаха виброперемещений задней опоры ротора по оси Х:  
1 – без перекоса; 2 – перекос 0,6 мрад; 3 – перекос 1,2 мрад;  

4 – перекос 1,8 мрад; 5 – перекос 2,4 мрад; 6 – перекос 3 мрад 
 
При этом состояние ротора в области задней опоры вала следует 

оценить как динамически устойчивое и стабильное. Общее изменение 
вибрации, описанное этими кривыми графика, достигает 7 мкм, а сум-
марное значение – 14 мкм. За исключением описанных особенностей, 
все шесть кривых, по сути, образуют пучок со стабильно устойчивыми 
закономерностями изменения и величинами; А – зона отклонений, Б – 
зона устойчивого жгута.  

В целом приведенная диаграмма характеризует выраженный 
прирост вибрации на частотах около 3500 об/мин, устойчиво низкую 
вибрацию в середине рабочего диапазона с последующим повышением 
вибрации на максимальных рабочих частотах 6825 об/мин. Динамиче-
ское состояние ротора следует считать полностью устойчивым. 

На рис. 5 описано изменение уровня вибрации опор ротора ком-
прессора по осям Y и Х в зависимости от перекоса осей ротора и привода. 

Кривая 1 графика описывает изменение уровня вибрации на час-
тоте вращения n = 4550 об/мин, соответствующей входу в рабочий 
диапазон. Характер кривой 2 графика, описывающей изменение уровня 
вибрации на частоте n = 5000 об/мин, свидетельствует о их практиче-
ской идентичности с кривой 1. Кривая 3 графика описывает изменения 
уровня вибрации на частоте 5600 об/мин и характеризует повышение 
уровня  вибрации  по передней  опоре  и  снижение  по  задней. Кривая 4  
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Рис. 5. График размаха виброперемещений ротора: а, б – передней по осям Y 
и Х; в, г – задней по осям Y и Х; при частоте вращения: 1 – 4550 об/мин;  

2 – 5000 об/мин; 3 – 5600 об/мин; 4 – 6000 об/мин; 5 – 6825 об/мин 
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графика описывает изменения уровня вибрации на частоте 6000 об/мин. 
Кривая 5 графика, соответствующая уровню вибрации на частоте  
n = 6825 об/мин, характеризует уровень вибраций как стабильно по-
вышенный. 

При этом имеются существенные отличия, характеризующие сте-
пень нагружения опор ротора. Явное превышение вибрации (кривые 4, 
а, б) над общим фоном на предельных частотах 6825 об/мин свидетель-
ствует том, что передняя опора более нагружена установкой трансмис-
сии с неполной коррекцией монтажных дисбалансов вала. Превышение 
вибрации более выражено по оси Y. При этом перекос осей был органи-
зован по оси Х, что свидетельствует об усилении вторичного воздейст-
вия дисбалансов, обусловленных динамическими изгибами. 

На каждой опоре и в каждом направлении часть кривых объеди-
няется в довольно компактные пучки, что свидетельствует о достаточ-
ной стабильности динамического состояния ротора на рабочих часто-
тах 4550–6500 об/мин. Явно выражено превышение над общим фоном 
вибрации на частоте n = 6825 об/мин, превосходящей максимальную 
рабочую частоту на 5 %. 

Таким образом, проведение проверки валопроводов, состоящих 
из предварительно сбалансированных роторов с послемонтажной кор-
рекцией дисбалансов на стенде приемо-сдаточных испытаний, позво-
ляет дать развернутую оценку их динамического состояния.  

Динамическая балансировка гибких роторов с использованием че-
тырех и более плоскостей коррекции в соответствии с теоремой Ден-
Гартога обеспечивает высокую динамическую устойчивость валопрово-
дов во всем диапазоне работы и при любых эксплуатационных условиях. 

Моделирование перекосов осей роторов и многократность испы-
таний позволяют полно описать динамическое состояние валопровода 
и прогнозировать уровни эксплуатационной вибрации. 

Резерв динамической устойчивости, обеспеченный корректной 
балансировкой, позволяет валопроводу сохранять работоспособность 
при восьмикратном превышении перекосов осей роторов. 

Создание сложной обстановки с применением деформации упру-
гих соединительных элементов позволило подтвердить заданную ди-
намическую устойчивость валопроводов в целом. 

На основании проведенного исследования можно сделать сле-
дующие выводы: 
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1. Динамическое состояние ротора очень несущественно зависит 
от перекоса осей валопровода, но очень существенно – от величины 
остаточного монтажного дисбаланса. 

2. Наличие остаточного монтажного дисбаланса приводит к по-
вышенному уровню вибрации не только в области опоры, к которой 
присоединена трансмиссия или другой элемент валопровода, но и в 
области противоположной опоры. 

3. Монтаж валопровода с коррекцией монтажных дисбалансов 
позволяет адаптировать к условиям испытаний и эксплуатации любые 
квазижесткие роторы.  
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