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АНОТАЦІЯ 

 

Структура та обсяг кваліфікаційної роботи магістра: складається зі вступу, 

4 розділів, загальних висновків, списку використаних джерел, що містить 

9 найменувань. Загальний обсяг магістерської роботи становить 69 стор., у тому 

числі 1 таблиці, 34 рисунків, списку використаних джерел обсягом 2 сторінки. 

 

Дискретна модель ротора, область стійкості, тримасова модель динаміки 

ротора, коефіцієнт циркуляційна сила, енергоефективність, вібронадійність. 

 

Об’єкт дослідження – вільні й вимушені коливання ротора відцентрового 

компресора та стійкість його прецесії. 

 

Мета – підвищення вібраційної надійності ротора відцентрового 

компресора для перекачування природного газу. 

 

Методи дослідження – чисельний розрахунок власних частот вільних 

форм коливань ротора відцентрового компресора із залученням сиситеми 

комп’ютерної алгебри MathCAD; аналітичні методи параметричної 

ідентифікації багатомасової дискретної моделі динаміки ротора; чисельні 

методи визначення умов стійкості дискретної пружно-масової моделі 

роторної системи із використанням відповідного програмного 

забезпечення. 

 

 

 

 

 

Для досягнення поставленої мити були сформульовані такі завдання: 
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1. Використовуючи метод скінченних елементів у комплексному поєднанні 

із псевдооберненням Мура–Пенроуза, здійснити параметричну 

ідентифікацію дискретної тримасової моделі вільних коливань ротора. 

2. Побудувати дискретну пружно-масову лінійну модель вільних і 

вимушених коливань ротора відцентрового компресора типу С325 ГЦ2-65 

6/6 56М12 КС «Газлі». 

3. Установити межі стійкості прецесії вала, ураховуючи довірчій діапазон 

зміни значень коефіцієнта циркуляційної сили в шпаринних ущільненнях 

та коефіцієнта демпфування в підшипниках ковзання. 

4. Дослідити вплив параметрів підшипникових опор і коефіцієнта 

циркуляційної сили у проточній частині на стійкість руху ротора 

відцентрового компресора. 

 

На основі проведених розрахунків були встановлені умови стійкості руху 

ротора відцентрового компресора та побудовані відповідні області стійкості у 

змінюваних параметрах системи. Це дало змогу виявити закономірності впливу 

значення коефіцієнта циркуляційної сили у проточній області та характеристик 

підшипникових опор на забезпечення стійкості та вібраційної надйності ротора 

компресора. 
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ВСТУП 

 

Роторні машини відіграють важливу роль у машинобудуванні та 

хімічній промисловості, особливо в насосному та компресорному 

машинобудуванні. Водночас постійне зростання енергоспоживання 

роторних машин спричиняє негативні явища в їх функціонуванні, такі як 

радіальне биття, тертя, зношування та контактна взаємодія робочих органів 

зі статором. Для усунення цих недоліків необхідно виконати відповідну 

конструкцію з запасом міцності за показниками вібраційної надійності. 

Крім того, суттєву роль відіграє виявлення дефектів за спектром вібрації під 

час роботи машини. 

 

Автоколивання також є причиною підвищених вібрацій і шуму у 

відцентрових машинах. Тому визначення частот можливих автоколивань 

при контакті зі статором становить особливий науковий і практичний 

інтерес для діагностики технічного стану роторної машини. Однак на 

практиці не завжди вдається забезпечити надійний запас міцності. 

Головним чином, автоколивальні процеси зазвичай відносно слабкі через 

значне демпфування. Тому їх можна не виявити без аналізу спектрального 

складу сигналу.  

 

Дефекти обладнання, пов'язані з контактами або зносом, описують 

технологічно неприйнятні процеси. Їх діагностичні ознаки дають практично 

однакову частотну картину в спектрах вібраційних сигналів. За 

походженням ці дефекти умовно поділяють на дві групи: конструктивно 

передбачені (наприклад, дросельні ущільнення в насосах і компресорах) і 

аварійні (наприклад, знос опорних підшипників, зміна технологічних 

зазорів в ущільненнях, зміна форми деталей втулок, потрапляння сторонніх 

елементів в робочу зону, контакт ротор-статор).  
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Слід зазначити, що контакт ротора зі статором призводить до зміни 

спектру зареєстрованого вібраційного сигналу. Останній включає широкий 

спектр частот, кратних синхронній складовій. 

 

Потужність вібраційного сигналу також частково обумовлена 

асинхронними складовими. Вони пов'язані як з нестаціонарністю 

контактної взаємодії, так і з впливом резонансних процесів у 

функціональних елементах. 

 

Крім того, характерною діагностичною ознакою контакту в системі 

«ротор-статор» є наявність тимчасового зрізу синусоїдального сигналу. У 

цьому випадку в спектрі переважають складові, що відповідають першій 

(асинхронній) і третій (кратна) гармоніці. Контактна взаємодія зрізає піки 

синусоїди, а при виході з зони контакту відновлюється початкова 

синусоїдальна форма сигналу. Однак, незважаючи на велику кількість 

емпіричних спостережень і практичних висновків, поява окремих 

складових в описаному вище спектрі (пов'язаних з контактною взаємодією 

між елементами роторної системи) також потребує більш ґрунтовного 

теоретичного обґрунтування. 

 

 

 

 

 

 

Мета – підвищення вібраційної надійності роторів відцентрових 

компресорів для перекачування газів. 
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У даній роботі було сформульовано такі завдання: 

 

1. Використовуючи метод скінченних елементів, здійснити оцінку 

дискретної трьохмасової моделі ротора. 

2. Побудувати дискретну лінійну модель коливань ротора 

відцентрового компресора типу С325 ГЦ2-65 6/6 56М12 КС «Газлі». 

3. Розрахувати області стійкості обертання, враховуючи можливий 

діапазон значень коефіцієнтів циркуляційних сил у проточній зоні, а 

також коефіцієнта демпфування в підшипниках. 

4. Дослідити вплив параметрів підшипників та циркуляційних сил у 

проточній частині на стійкість ротора відцентрового компресора. 

 

Об’єкт дослідження – вільні та вимушені коливання, а також стійкість руху 

ротору відцентрового компресора. 

 

Методи дослідження – чисельний розрахунок власних частот та форм 

коливань ротора відцентрового компресора із залученням програмного 

комплексу MathCAD; аналітичний метод побудови тримасової моделі 

ротора; чисельний розрахунок стійкості двомасової роторної системи із 

використанням відповідного програмного забезпечення. 

 

На основі проведених розрахунків були визначені та побудовані області 

стійкості ротора відцентрового компресора. Це дало змогу виявити 

закономірності впливу значення коефіцієнта циркуляційних сил у проточній 

області та характеристик підшипників на умови стабільної роботи ротора. 

 

Магістерська робота містить вступ, чотири розділи, висновки та список 

використаних джерел. 
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У першому розділі наводяться відомості про об’єкт дослідження, що 

слугують основою для подальшого аналізу. 

Другий розділ присвячено формуванню трьохмасової динамічної моделі 

ротора, яка дає змогу спростити розгляд складних явищ у системі. 

У третьому розділі розроблено неконсервативну дискретну модель ротора, 

яка враховує специфічні аспекти його динамічної поведінки. 

У четвертому розділі здійснено оцінку та аналіз областей стійкості 

обертання ротора, що дозволило виявити ключові чинники, від яких залежить 

стабільність роботи роторної системи. 
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РОЗДІЛ 1. АНАЛІЗ КОНСТРУКЦІЇ КОМПРЕСОРА 

 

У роботі досліджується динаміка ротора відцентрового компресора 

С325ГЦ2-650/6-56М12 КС «Газлі» (рис. 1.1, 1.2). Зазначені відцентрові 

компресори призначені для транспортування природного газу. Ротори 

таких компресорів належать до гнучких, оскільки їхня швидкість обертання 

перевищує третю критичну частоту обертання. Схематичне зображення 

ротора відцентрового компресора наведено на Рис. 1.3. Технічні 

характеристики цього компресора представлено в таблиці 1.1. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис 1.1 –Вигляд ротора відцентрового компресора С325ГЦ2-650/6-56М12 

КС Газлі 
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Рис 1.2 – Відцентровий компресор С325ГЦ2-650/6-56М12 КС 

Газлі 
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Рис 1.3 – Переріз ротору відцентрового компресора С325ГЦ2-650/6-56М12 

КС Газлі 
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Рис 1.4 – Корпус відцентрового компресора С325ГЦ2-650/6-56М12 КС 

Газлі 
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Таблиця 1.1 – Технічні характеристики відцентрового компресора 

С325ГЦ2-650/6-56М12 КС Газлі 

 

Продуктивність роботи, (млн.м3/доб) 5.4 

Початковий абсолютний тиск, МПа (кгс/см2) 6 

Кінцевий абсолютний тиск, МПа (кгс/см2) 56 

Відношення тисків 9.4 

Частота обертання ротора (об/хв) 7500 

Потужність, МВт 25 

Вага, т 47 
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РОЗДІЛ 2. ДИСКРЕТНА ПРУЖНО-МАСОВА ЛІНІЙНА МОДЕЛЬ 

ВІЛЬНИХ КОЛИВАНЬ РОТОРА 

2.1 Власні частоти і форми вільних коливань скінченноелементної моделі 

динаміки ротора 

Для визначення власних частот та форм коливань ротора скористаємося 

методом скінченних елементів (МСЕ) [1]. Для розрахунків використано 

програмний інструмент, що реалізує МСЕ для балкових систем, створений у 

середовищі MathCAD. Було сформовано модель ротора з урахуванням його 

геометричних параметрів, наведених у таблиці 2.1. Для кожної ділянки ротора 

застосовували наступні параметри: внутрішній і зовнішній діаметри, довжина 

ділянки валу, коефіцієнт жорсткості на краях ділянки, величина зосередженої 

точкової маси, густина матеріалу (ρ=7,85∙10^3 кг/м^3) та модуль пружності 

(E=2,1∙10^11 Па). Розрахункова схема ротора, що враховує всі перелічені 

параметри, наведена на Рис. 2.1. 
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Таблиця 2.1 – Значення параметрів ротора відцентрового компресору 

С325ГЦ2-650/6-56М12 КС Газлі 
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Рис. 2.1 – Розрахункова схема ротора; ● – місце розташування зосередженої 

точкової маси; Δ – місце розташування пружної опори. 

 

У результаті проведених обчислень було визначено перші три 

критичні частоти 

                                 𝜔 = ( 308  991  1689 ) с−1.  

 

та отримано відповідні власні форми коливань ротора. Графічне 

зображення власних форм коливань наводиться на Рис. 2.2. Табличні дані 

значень функцій форм вільних коливань ротора представлено у таблиці 2.2. 

 

1 

3 

2 

 
Рис. 2.2 – Форми власних коливань ротора відцентрового 

компресора для перших трьох критичних (власних) частот 
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Таблиця 2.2 – Параметри форм вільних коливань ротора 

відцентрового компресора для перших трьох критичних (власних) частот 
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2.2 Висновки до другого розділу 

 

У цьому розділі було детально розглянуто застосування методу 

скінченних елементів для дослідження динамічних характеристик ротора 

відцентрового компресора. На основі побудованої скінченно-елементної 

моделі вдалося визначити власні частоти та проаналізувати відповідні 

форми коливань, що є ключовим етапом при оцінюванні надійності та 

працездатності роторної системи. 

 

Отримані результати, зокрема значення перших трьох критичних 

частот  𝜔1 = 308  с
−1, 𝜔2 = 991 с

−1, 𝜔3 = 1689 с
−1 мають важливе 

прикладне значення. 
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Визначення перших критичних частот дозволяє виявити діапазони 

швидкостей обертання ротора, при яких можуть виникати резонансні явища 

та надмірні вібрації. Це дає змогу розробникам і експлуатаційникам 

завчасно передбачити потенційно несприятливі умови роботи та вжити 

заходів для їх уникнення. 

 

Знання про власні частоти й форми коливань дає інженерам 

можливість модифікувати конструкцію ротора, враховуючи результати 

динамічного аналізу. Наприклад, можна змінювати геометрію та масові 

параметри для зміщення критичних частот у більш безпечний діапазон або 

підвищувати жорсткість і демпфування елементів для зменшення 

інтенсивності коливань. 

 

Отримані результати можуть бути використані як початкова точка для 

складніших досліджень, зокрема врахування нелінійних ефектів, а також 

впливу циркуляційних сил, демпфуючих властивостей підшипників та 

інших факторів. Аналіз різних режимів експлуатації, змін параметрів та 

умови, за яких відбувається втрата стійкості, дає змогу проводити більш 

цілеспрямовану оптимізацію конструкції та підвищувати надійність роботи 

агрегату. 

 

Таким чином, виконані розрахунки та визначення власних частот 

коливань ротора забезпечують ґрунтовну основу для подальших робіт з 

вдосконалення конструкції, підвищення надійності та стабільності 

відцентрових компресорів. Це сприяє підвищенню ефективності та 

довговічності обладнання, що в кінцевому підсумку впливає на зниження 

експлуатаційних витрат та покращення економічних показників 

підприємств.  
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РОЗДІЛ 3.  МЕТОД ПОБУДОВИ НЕКОНСЕРВАРИВНОЇ 

ДИСКРЕТНОЇ МОДЕЛІ ДЛЯ РОТОРНОЇ СИСТЕМИ 

 

3.1 Розрахунок еквівалентних мас для трьохмасової дискретної моделі 

ротора 

Розрахункова схема тримасової дискретної моделі ротора представлена 

на Рис. 3.1. За допомогою створеної СЕ-моделі визначено коефіцієнти 

впливу 𝜆𝑖𝑗 сил 𝐹𝑗 прикладених в j-й точці на переміщення 𝑥𝑖 𝑖-ї точки. 

Коефіцієнт 𝜆𝑖𝑗 озраховується за допомогою програми, що моделює 

вимушені коливання ротора, як прогин ротора в i-й точці при прикладеному 

в j-й точці дисбалансу 𝐷 = 1 та при частоті обертання ротора 𝜔 = 1 [1]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис. 3.1 – Розрахункова схема 3-масової дискретної моделі ротора 

 

 

 

 

 

Сформуємо систему диференційних рівнянь вільних коливань ротора, 

наведеної в рівнянні (3.1), у зворотному вигляді: 

𝜆2 
 

𝑚1 

 

𝑚2 

 
𝑚3 

 

𝐹1 

 

𝐹2 

 
𝐹3 

 

𝑥3 

 

𝑥1 

 

𝑅𝐴 

 

𝑥2 

 

𝑅𝐵 

 

𝑦2 

 

𝑦1 

 

𝑙  

 

𝑦3 
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{

𝑥1 = 𝜆11𝐹1 + 𝜆12𝐹2 + 𝜆13𝐹3
𝑥2 = 𝜆21𝐹1 + 𝜆22𝐹2 + 𝜆23𝐹3
𝑥3 = 𝜆31𝐹1 + 𝜆32𝐹2 + 𝜆33𝐹3

                                 (3.1) 

 

Застосовуючи принцип Д’Аламбера, підставимо рівняння (3.2) у 

систему диференційних рівнянь (3.1): 

 

𝐹𝑗 = −𝑚𝑗 ∙ 𝑥�̈�                                           (3.2) 

 

Унаслідок підстановки рівняння (3.2) до системи (3.1) отримується 

система диференційних рівнянь вільних коливань (3.3) для лінійної 

трьохмасової моделі ротора: 

 

{

𝑥1 = −𝜆11𝑚1𝑥1̈ − 𝜆12𝑚2𝑥2̈ − 𝜆13𝑚3𝑥3̈
𝑥2 = −𝜆21𝑚1𝑥1̈ − 𝜆22𝑚2𝑥2̈ − 𝜆23𝑚3𝑥3̈
𝑥3 = −𝜆31𝑚1𝑥1̈ − 𝜆32𝑚2𝑥2̈ − 𝜆33𝑚3𝑥3̈

                  (3.3) 

 

Для визначення розв’язку коливань дискретних мас x1, x2, x3, 

перепишемо рівняння у наступній формі: 

 

{

𝑥1 = В ∙ sin(𝜔𝑡) ,

𝑥2 = В ∙ sin(𝜔𝑡) ,

𝑥3 = В ∙ sin(𝜔𝑡) ,

                                   (3.4) 

 

 

 

Після підстановки рівняння (3.4) у (3.3) та скорочення на sin(ωt), 

отримуємо: 
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{

В1 = 𝜆11𝑚1В1𝜔
2 + 𝜆12𝑚2В2𝜔

2 + 𝜆13𝑚3В3𝜔
2

В2 = 𝜆21𝑚1В1𝜔
2 + 𝜆22𝑚2В2𝜔

2 + 𝜆23𝑚3В3𝜔
2

В3 = 𝜆31𝑚1В1𝜔
2 + 𝜆32𝑚2В2𝜔

2 + 𝜆𝑚3В3𝜔
2

       (3.5) 

 

Проведемо заміну змінної ω² на z та здійснимо групування: 

 

{

(𝜆
11
𝑚1 − 𝑧)В1 + 𝜆12𝑚2В2 + 𝜆13𝑚3В3 = 0

𝜆21𝑚1В1 + (𝜆22𝑚2 − 𝑧)𝜆2 + 𝜆23𝑚3В3 = 0

𝜆31𝑚1В1 + 𝜆32𝑚2В2 + (𝜆33𝑚3 − 𝑧)В3 = 0

           (3.6) 

 

За допомогою скорочення системи рівнянь (3.6) на B1, отримаємо 

наступний вигляд: 

 

{

(𝜆
11
𝑚1 − 𝑧) + 𝜆12𝑚2𝑈2 + 𝜆13𝑚3𝑈3 = 0

𝜆21𝑚1 + (𝜆22𝑚2 − 𝑧)𝑈2 + 𝜆23𝑚3𝑈3 = 0

𝜆31𝑚1 + 𝜆32𝑚2𝑈2 + (𝜆33𝑚3 − 𝑧)𝑈3 = 0

                    (3.7) 

 

Оскільки з аналізу скінченної елементної моделі визначено значення 

власних частот ωₖ (а отже, відомі й відповідні їм 𝑧𝑘) та відносні амплітуди 

вільних коливань на цих власних частотах 𝑈𝑖
(𝑘)

 (де 𝑖 – номер маси; 𝑘 – номер 

власної частоти), ми можемо приступити до аналізу задачі оцінювання, де 

параметрами вибираються маси дискретної моделі (3.8). 

 

 

 

Перепишемо рівність (3.7) наступним чином: 
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�̅� ∗ �̅� = 𝐶̅                                             (3.8) 

 

Де �̅� – матриця з розмірністю (9×3): 

 

�̅� =

[
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 𝜆11
𝜆21
𝜆31

𝜆12𝑈2
(1)

𝜆22𝑈2
(1)

𝜆32𝑈2
(1)

𝜆13𝑈3
(1)

𝜆23𝑈3
(1)

𝜆33𝑈3
(1)

𝜆11
𝜆21
𝜆31

𝜆12𝑈2
(2)

𝜆22𝑈2
(2)

𝜆32𝑈2
(2)

𝜆13𝑈3
(2)

𝜆23𝑈3
(2)

𝜆33𝑈3
(2)

𝜆11
𝜆21
𝜆31

𝜆12𝑈2
(3)

𝜆22𝑈2
(3)

𝜆32𝑈2
(3)

𝜆13𝑈3
(3)

𝜆23𝑈3
(3)

𝜆33𝑈3
(3)
]
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 

�̅� – вектор еквівалентних мас з розмірністю (9×3): 

 

�̅� = (

𝑚1

𝑚2

𝑚2

)   кг 

 

𝐶̅ – вектор правих частин з розмірністю (9x1): 
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𝐶̅ =

[
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
𝑧1

𝑧1𝑈2
(1)

𝑧1𝑈3
(1)

𝑧2

𝑧2𝑈2
(2)

𝑧2𝑈3
(2)

𝑧3

𝑧3𝑈2
(3)

𝑧3𝑈3
(3)
]
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 

За допомогою формули для лінійної регресії було отримано величини 

еквівалентних мас для ротора відцентрового компресора (Рис. 3.2): 

 

�̅� = [�̅�𝑇�̅�]−1�̅�𝑇𝐶̅ 

 

�̅� = (
182.735
1333
724.648

)   кг 

 

Правильність побудованої трьомасової моделі ротора перевірено 

шляхом порівняння отриманих значень критичних (власних) частот його 

коливань. Розбіжність між результатами, отриманими за СЕ-моделлю, та 

даними для тримасової моделі визначали за формулою (3.9): 

 

𝜀𝑘 =
𝜔𝑘 − 𝜔𝑘

∗

𝜔𝑘
∗  %                                      (3.9) 

 

де      𝜔𝑘
∗  - відповідна критична частота коливань ротора СЕ-моделі 

𝜔𝑘 – критична частота коливань дискретної трьохмасової моделі 
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Використовуючи умову існування нетривіального розв’язку системи 

(3.7) стосовно амплітуд 𝑈𝑘, визначимо критичні (власні) частоти коливань 

дискретної тримасової моделі. Для цього скористаємося рівнянням (3.10), 

яке формулює необхідну умову для пошуку власних частот: 

 

∆(𝜆) = [
𝜆11𝑚1 − 𝛿 𝜆12𝑚2 𝜆13𝑚3

𝜆21𝑚1 𝜆22𝑚2 − 𝛿 𝜆23𝑚3

𝜆31𝑚1 𝜆32𝑚2 𝜆33𝑚3 − 𝛿
] = 0                             (3.10) 

 

Результатом розв’язання системи (3.8) є знайдені критичні (власні) 

частоти коливань дискретної трьохмасової моделі: 

 

𝜔𝑘 = [
308.339
933.382
1876

] с−1 

 

Встановлено відповідні критичні (власні) частоти коливань ротора 

відцентрового компресора СЕ-моделі: 

 

𝜔𝑘
∗ = [

308
991
1689

] с−1 

 

За допомогою підстановки знайдених значень в рівняння (3.9) 

встановлені значення величини похибки: 

 

𝜀 = [
0.11
−5.814
11.083

]%                                             (3.11) 
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З отриманих із (3.11) результатів, одержаних на основі рівності (3.9), 

випливає, що величина допустимих значень похибки перебуває у 

прийнятних межах. Це, своєю чергою, уможливлює продовження 

подальших розрахунків. Приклади розрахунків похибки проілюстровано на 

Рис. 3.2. 
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Рис. 3.2 – Визначення еквівалентних мас із застосуванням програмного 

середовища MathCAD. 
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3.2 Висновки до третього розділу 

 

Цей розділ було присвячено дослідженню трьохмасової дискретної моделі 

ротора відцентрового компресора. Такий підхід дає змогу спростити розгляд 

динамічних процесів у складній роторній системі й водночас краще зрозуміти 

механізми формування критичних режимів її функціонування. Використання 

такої моделі є важливим етапом на шляху від складних, високопорядкових 

моделей до більш зрозумілих і керованих систем, придатних для інженерної 

оптимізації та оцінки надійності. 

 

На основі трьохмасової дискретної моделі було виведено систему 

диференційних рівнянь вільних коливань, що є фундаментом для подальших 

розрахунків динамічних параметрів. Застосувавши формулу лінійної регресії, 

вдалося визначити величини дискретних мас для перших трьох критичних 

частот. Це дозволяє зафіксувати значення мас, які найкраще відповідають 

дійсним динамічним характеристикам скінченно-елементної моделі ротора. 

 

Проведено оцінку похибки між результатами для власних (критичних) 

частот, отриманими за скінченно-елементною моделлю та трьохмасовою 

дискретною моделлю. Величина похибки для перших трьох критичних частот 

склала: 0,11%, -5,814% та 11,083%. Такий результат свідчить про відносно 

невеликі розбіжності у визначенні першої критичної частоти та помітнішу 

різницю для другої та третьої частот. Це вказує на необхідність ретельного 

підбору параметрів дискретної моделі, а також на важливість подальших 

удосконалень цієї методики для підвищення точності результатів. 

 

Отримані у цьому розділі висновки та проведені оцінки точності 

моделювання є важливим кроком у напрямку побудови адекватних, чутливих до 

змін параметрів та придатних до практичного застосування моделей. Такий 
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підхід дозволяє використовувати більш прості моделі у випадках, коли повний 

скінченний-елементний аналіз є надто складним або трудомістким. Зокрема, 

трьохмасова дискретна модель може слугувати початковим етапом аналізу, що 

дає змогу швидко оцінити вплив змін у параметрах системи на критичні режими 

та надалі зосередитися на точнішому моделюванні лише тих сценаріїв, які 

виявляються найбільш проблематичними з погляду динамічної стійкості. 

 

Таким чином, підсумовуючи, результати цього розділу сприяють 

глибшому розумінню динаміки роторної системи, вказують на напрямки 

оптимізації параметрів моделі та підкреслюють необхідність комплексного 

підходу до аналізу ідентичності реальної та модельованої динаміки ротора 

відцентрового компресора.  
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РОЗДІЛ 4. ПРОВЕДЕННЯ АНАЛІЗУ УМОВ СТІЙКОСТІ РОТОРА 

ВІДЦЕНТРОВОГО КОМПРЕСОРА 

4.1 Створення спрощеної нелінійної двохмасової моделі ротора 

відцентрового турбокомпресора 

 

У сучасній інженерній практиці дослідження складних нелінійних 

динамічних процесів у роторах відцентрових машин зазвичай ґрунтується 

на використанні багатомасових дискретних моделей високих порядків. 

Застосування таких систем дозволяє більш детально врахувати реальні 

параметри ротора. Водночас, збільшення складності моделі призводить до 

виникнення додаткових труднощів під час чисельного розв’язання 

відповідних рівнянь. 

Зокрема, для трьохмасової моделі ротора отримуємо характеристичне 

рівняння 12-го порядку, що ускладнює аналіз та визначення параметрів 

стійкості. При цьому наступні вихідні дані 𝑑п, 𝑞п, 𝛿 можуть змінюватися в 

широкому діапазоні під час експлуатації ротора відцентрового компресора. 

З огляду на це доцільно застосувати спрощену (полегшену) двохмасову 

неконсервативну модель ротора, результати аналізу якої, з погляду 

стійкості, цілком відповідають ступеню точності вихідних даних. 

Розрахункову схему двохмасової системи ротора наведено на Рис. 

4.1.1. 
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Рис. 4.1.1 – Схема спрощеної двох-масової моделі ротора 

 

Враховуючи розрахункову схему, зображену на Рис. 4.1.1, складемо 

систему диференційних рівнянь (4.1), що описують вільні коливання 

ротора у двохмасовій моделі: 

 

{
 
 

 
 

𝑚р�̈�1 + 𝑐в(𝑥1 − 𝑥2) + 𝑞пр(𝑦1 − 𝑦2) = 0

𝑚р�̈�1 + 𝑐в(𝑦1 − 𝑦2) − 𝑞пр(𝑥1 − 𝑥2) = 0

𝑚п�̈�2 + 𝑐𝑥2 + 𝑞𝑦2 + 𝑞пр(𝑦2 − 𝑦1) + 𝑑�̇�2 + 𝑐в(𝑥2−𝑥1) = 0

𝑚п�̈�2 + 𝑐𝑦2 − 𝑞𝑥2 − 𝑞пр(𝑥2 − 𝑥1) + 𝑑�̇�2 + 𝑐в(𝑦2−𝑦1) = 0

               (4.1) 
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Для опису вільних коливань двохмасової моделі ротора застосовується 

система диференціальних рівнянь, характеристичне рівняння якої має 8-й 

порядок: 

 

∑𝛾𝑛 ∙ 𝑝
8−𝑛

8

𝑛=0

= 0                                                       (4.2) 

 

Запишемо характеристичний поліном (4.3), що відповідає рівнянню 

(4.2) 

 

𝛾0𝑝
8 + 𝛾1𝑝

7 + 𝛾2𝑝
6 + 𝛾3𝑝

5 + 𝛾4𝑝
4 + 𝛾5𝑝

3 + 𝛾6𝑝
2 + 𝛾7𝑝 + 𝛾8 = 0  (4.3) 

 

Запишемо характеристичне рівняння (4.3) в наступному вигляді: 

 

[
 
 
 
 
𝑚р𝑝

2 + 𝑐в 𝑞пр   𝑐в                                   −𝑞пр 

−𝑞пр 𝑚р𝑝
2 + 𝑐в 𝑞пр                                −𝑐в

−𝑐в
𝑞пр

−𝑞пр
−𝑐в

𝑚п𝑝
2 + 𝑑𝑝 + (𝑐в + 𝑐)
−(𝑞 + 𝑞пр)

𝑞 + 𝑞пр

𝑚п𝑝
2 + 𝑑𝑝 + (𝑐в + 𝑐)]

 
 
 
 

(4.4) 

 

Розпишемо значення коефіцієнтів: 

𝑚р = 𝑚2 − еквівалентна маса для ротору; 

𝑚п = 𝑚1+𝑚3 − еквівалентна маса для підшипників; 
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св = 
2сп

𝛾22 ∙ 2сп − 1
− значення жорсткості центру валу; 

сп − коефіцієнт жорсткості в підшипниках; 

с = 2сп − значення еквівалентної жорсткості у підшипниках; 

𝑞пч − коефіцієнт циркуляційної сили в проточній частині ротора; 

𝑞 = 2𝛿𝜔𝑑п − еквівалентний коефіцієнт циркуляційної підшипників; 

𝑑 = 2𝑑п − еквівалентний коефіцієнт демпфування. 

Величина визначника характеристичного рівняння змінюється 

залежно від коефіцієнтів циркуляційних сил та демпфування. Щоб 

побудувати область стійкості системи, необхідно варіювати такі її 

параметри: коефіцієнт демпфування в підшипниках, коефіцієнт 

циркуляційної сили в проточній частині та частоту обертання ротора, 

визначаючи при цьому частоти, за яких система втрачатиме стійкість. Для 

розв’язання поставленої задачі було використано програму, спеціально 

розроблену для розв’язання подібних проблем. 

 

4.2 Визначення областей стійкості для ротору відцентрового компресора із 

залученням програми, за умови відсутності циркуляційної сили в проточній 

частині 

 

У визначнику (4.3) присутній один параметр, що підлягає 

варіюванню, а також одна змінна величина ω: 

Де  𝑑п – значення еквівалентного демпфувального коефіцієнта в 

підшипниках ротора відцентрового компресора. 
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Для аналізу розглянемо три різні значення коефіцієнта демпфування: 

6 ∙ 104, 8∙ 104, 1∙ 105. 

При чисельній зміні коефіцієнта демпфування можна отримати три 

різні графічні залежності, які ілюструють області стійкості ротора 

відцентрового компресора. 

Де  𝜔 – частота обертання ротора відцентрового компресора; 

Визначимо по три критичні точки для кожного з трьох побудованих 

графіків і на цій основі зобразимо інтегральний графік області стійкості 

ротора відцентрового компресора. 

Приклад, призначений для оцінки стійкості системи, 

продемонстровано на Рис. 4.2.1. 
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Рис 4.2.1 –  Розрахунок коефіцієнтів для масиву a, b, c. 

 

 

 

Рис. 4.2.2 –  Графік граничних частот коливань  ротору в залежності від 

коефіцієнта демпфування в підшипниках сили в проточній частині. 
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З аналізу графіка видно, що зростання еквівалентного коефіцієнта 

демпфування в підшипниках позитивно впливає на стійкість роторної 

системи. Область стійкості ротора було визначено без урахування 

коефіцієнта циркуляційної сили в проточній частині 𝑞пч, тож можна 

вважати, що робоча частота ротора має досить значний запас стійкості. 

4.3 Визначення меж стійкості ротора із залученням програми з урахуванням 

величини коефіцієнту циркуляційних сил в проточній частині 

 

Розрахунки, виконані без урахування коефіцієнта циркуляційних сил 

(𝑞пч) у проточній частині, не відображають повної картини областей 

стійкості для ротора. Отже, для підвищення достовірності результатів у 

подальших дослідженнях буде враховано значення 𝑞пч. 

 

Величину коефіцієнту циркуляційних сил у проточній частині будемо 

змінювати в діапазоні від 1∙ 105 до 3∙ 105. 

 

Скористаємося програмою, щоб визначити області стійкості ротора 

відцентрового компресора без урахування впливу коефіцієнта 

циркуляційних сил у проточній частині: 
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Рис. 4.3.1 – Початкові параметри для вирішення задачі 
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Рис. 4.3.2 – Вказано параметру величини кроку 
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Рис. 4.3.3 – Отримання результатів розрахунку 

 

На основі отриманих результатів можна дійти висновку, що ця 

система є стійкою. 

 

Проведемо розрахунок області стійкості ротору з урахуванням величини 

коефіцієнту циркуляційних сил в проточній частині при наступних параметрах 

[2]:  
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Розрахунок області стійкості ротору з урахуванням величини коефіцієнту 

циркуляційних сил в проточній частині при 𝑑п= 2.5∙ 104 та 𝑞пч = 1∙ 105 
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Рис. 4.3.4 – Початкові параметри для вирішення задачі при 𝑑п= 2.5∙ 104 та 

𝑞пч = 1∙ 105 

 

 

Рис. 4.3.5 – Вказано параметру величини кроку при 𝑑п= 2.5∙ 104 та          

𝑞пч = 1∙ 105 
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Рис. 4.3.6 – Отримання результатів розрахунку при 𝑑п= 2.5∙ 104 та         

𝑞пч = 1∙ 105  

 

На основі отриманих результатів при 𝑑п= 2.5∙ 104 та 𝑞пч = 1∙ 105 

можна дійти висновку, що ця система є стійкою. 
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Розрахунок області стійкості ротору з урахуванням величини 

коефіцієнту циркуляційних сил в проточній частині при 𝑑п= 2.5∙ 104 та 𝑞пч 

= 2∙ 105 

 

 

 

Рис. 4.3.7 – Початкові параметри для вирішення задачі при 𝑑п= 2.5∙ 104 та 

𝑞пч = 2∙ 105 
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Рис. 4.3.8 – Вказано параметру величини кроку при 𝑑п= 2.5∙ 104 та          

𝑞пч = 2∙ 105  
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Рис. 4.3.9 – Отримання результатів розрахунку при 𝑑п= 2.5∙ 104 та           

𝑞пч = 2∙ 105 

 

На основі отриманих результатів при 𝑑п= 2.5∙ 104 та 𝑞пч = 2∙ 105 

можна дійти висновку, що ця система є стійкою. 
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Розрахунок області стійкості ротору з урахуванням величини 

коефіцієнту циркуляційних сил в проточній частині при 𝑑п= 3.5∙ 104 та 𝑞пч 

= 3∙ 105 

 

 

 

Рис. 4.3.10 – Початкові параметри для вирішення задачі при 𝑑п= 3.5∙ 104 та 

𝑞пч = 3∙ 105 
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Рис. 4.3.11 – Вказано параметру величини кроку при 𝑑п= 3.5∙ 104 та        

𝑞пч = 3∙ 105 

 



50 

 

 

 

Рис. 4.3.12 – Отримання результатів розрахунку при 𝑑п= 3.5∙ 104 та         

𝑞пч = 3∙ 105 

 

На основі отриманих результатів при 𝑑п= 3.5∙ 104 та 𝑞пч = 3∙ 105 

можна дійти висновку, що ця система є стійкою. 
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Розрахунок області стійкості ротору з урахуванням величини 

коефіцієнту циркуляційних сил в проточній частині при 𝑑п= 4.5∙ 104 та 𝑞пч 

= 3∙ 105 

 

 

 

Рис. 4.3.13 – Початкові параметри для вирішення задачі при                   

𝑑п= 4.5∙ 104 та 𝑞пч = 3∙ 105 
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Рис. 4.3.14 – Вказано параметру величини кроку при 𝑑п= 4.5∙ 104 та       

𝑞пч = 3∙ 105 
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Рис. 4.3.15 – Отримання результатів розрахунку при 𝑑п= 4.5∙ 104 та       

𝑞пч = 3∙ 105 

 

На основі отриманих результатів при 𝑑п= 4.5∙ 104 та 𝑞пч = 3∙ 105 

можна дійти висновку, що ця система є стійкою. 
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Розрахунок області стійкості ротору з урахуванням величини 

коефіцієнту циркуляційних сил в проточній частині при 𝑑п= 2.5∙ 104 та 𝑞пч 

= 3∙ 106 

 

 

 

Рис. 4.3.16 – Початкові параметри для вирішення задачі при                   

𝑑п= 2.5∙ 104 та 𝑞пч = 3∙ 106 
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Рис. 4.3.17 – Вказано параметру величини кроку при 𝑑п= 2.5∙ 104 та        

𝑞пч = 3∙ 106 
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Рис. 4.3.18 – Отримання результатів розрахунку при 𝑑п= 2.5∙ 104 та         

𝑞пч = 3∙ 106 

 

На основі отриманих результатів при 𝑑п= 2.5∙ 104 та 𝑞пч = 3∙ 106 

можна дійти висновку, що ця система не є стійкою. 
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З результатів проведених розрахунків ми бачимо, що система є не 

стійкою у  випадку коли 𝑞п = 3∙ 106. Тому для даного випадку розв’яжемо 

задачу з підвищеним коефіцієнтом демпфування в підшипниках 𝑑п= 5.5∙

104 

 

 

 

Рис. 4.3.19 – Початкові параметри для вирішення задачі при 𝑑п= 5.5∙

104 та 𝑞п = 3∙ 106 



58 

 

 

 

Рис. 4.3.20 – Вказано параметру величини кроку при 𝑑п= 5.5∙ 104 та          

𝑞п = 3∙ 106 
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Рис. 4.3.21 – Отримання результатів розрахунку при 𝑑п= 5.5∙ 104 та          

𝑞п = 3∙ 106 

 

На основі отриманих результатів при 𝑑п= 5.5∙ 104 та 𝑞п = 3∙ 106 можна 

дійти висновку, що ця система не є стійкою. 
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Після виконання всіх необхідних розрахунків будуємо графіки областей 

стійкості ротора, враховуючи вплив коефіцієнта циркуляційних сил. Розрахунок 

наочно показує приклад того, як зміна значення 𝑞пч впливає на область стійкості 

ротора. 

 

 

 

Рис. 4.3.22 –  Границя стійкості для  1) 𝑞пч = 0, 2) 𝑞пч = 1 ∙ 10
5, 

3) 𝑞пч = 2 ∙ 10
5 , 4) 𝑞пч = 3 ∙ 10

5  

 

На Рис. 4.3.18 робочу частоту зображено штрих-пунктирною лінією. 

Значення робочої частоти ротора дорівнює: 𝜔р = 785  рад/с.  

 

Створена двохмасова модель ротора відцентрового компресора дає 

змогу проаналізувати вплив коефіцієнта циркуляційних сил у проточній 

області на область стійкості ротора відцентрового компресора. 
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4.4 Висновки до четвертого розділу 

 

Проведені дослідження динаміки роторної системи відцентрового 

компресора, зокрема аналіз її стійкості, дають можливість глибше зрозуміти 

характер впливу різних конструктивних і експлуатаційних параметрів на роботу 

машини. Виконані розрахунки дозволяють виділити низку ключових результатів 

та тенденцій, важливих для подальшої оптимізації конструкції ротора, 

підвищення надійності та безпеки його функціонування. 

 

Розрахунок стійкості роторної системи було виконано за допомогою 

програми, який дає змогу проводити багатопараметричний аналіз та визначати 

вплив різних факторів на стан системи. Такий підхід забезпечує інженерам 

ефективний інструмент для перевірки різноманітних сценаріїв роботи ротора без 

проведення дорогих та тривалих експериментальних досліджень. 

 

Згідно з отриманими результатами, підвищення коефіцієнта демпфування 

в підшипниках позитивно впливає на стійкість роторної системи. Зростання 

значення 𝑑п дозволяє ефективніше гасити коливання, що виникають у процесі 

обертання ротора. Таким чином, за допомогою регулювання демпфуючих 

властивостей підшипників можна розширювати область стійкої роботи 

компресора, покращуючи його експлуатаційну надійність, знижуючи рівень 

вібрацій та зношуваність елементів. 

 

Аналізуючи результати моделювання, було встановлено, що збільшення 

коефіцієнту циркуляційних сил 𝑞пч негативно впливає на динамічний стан 

ротора. Підвищення цих сил може призводити до зменшення стійкості роторної 

системи, збільшення вібраційної активності та потенційно до погіршення 

загальної надійності агрегату. Отже, врахування циркуляційних сил стає 
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ключовим фактором під час проєктування та налаштування режимів роботи 

компресора, особливо при модернізації існуючого обладнання та розробці нових 

моделей. 

 

Проведене дослідження підкреслює важливість комплексного підходу до 

аналізу динаміки роторних систем, де одночасно беруться до уваги властивості 

підшипникових вузлів, внутрішні гідродинамічні процеси та інші 

конструктивно-технологічні особливості. Розуміння цих взаємозв’язків дає 

змогу інженерам оптимізувати конструкцію та параметри експлуатації 

компресорного обладнання, збільшуючи інтервали міжремонтних періодів, 

підвищуючи ефективність, надійність та безпеку роботи системи. 

 

Загалом, результати цих досліджень закладають підґрунтя для подальшого 

вдосконалення методології аналізу стійкості роторних систем та для розробки 

рекомендацій щодо вибору оптимальних параметрів підшипників і мінімізації 

впливу циркуляційних сил. Це, у свою чергу, сприятиме покращенню 

конструктивних рішень, ефективності промислових процесів та 

конкурентоспроможності вітчизняного машинобудування. 
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ВИСНОВКИ 

У даній роботі було розглянуто важливу проблему забезпечення стійкості 

роторних систем відцентрових компресорів шляхом аналізу їх динамічних 

характеристик. Запропонований підхід передбачав перехід від складних 

високоордних моделей до відносно простої, але водночас інформативної 

двомасової моделі ротора, яка здатна враховувати вплив основних параметрів, 

пов’язаних із демпфуючими властивостями підшипників та циркуляційними 

силами в проточній частині агрегату. 

 

Розроблена двомасова модель роторної системи з виведенням системи 

диференційних рівнянь, характеристичний поліном яких має 8-й порядок, стала 

базою для подальших досліджень. Така модель дозволяє враховувати вплив 

коефіцієнта демпфування в підшипниках ковзання, що є критично важливим 

параметром для оцінки вібраційного стану та динамічної стійкості ротора. 

 

Використання програми дало можливість систематично дослідити вплив 

коефіцієнтів демпфування та циркуляційних сил на стійкість роторної системи. 

Таким чином, дослідник одержав інструмент для варіювання параметрів та 

оперативного визначення тенденцій зміни стійкісних характеристик ротора без 

необхідності проведення складних та ресурсозатратних експериментальних 

досліджень. 

 

Результати розрахунків засвідчили, що збільшення коефіцієнта 

демпфування в підшипниках позитивно позначається на стійкості роторної 

системи. Це означає, що за рахунок посилення демпфуючих властивостей можна 

ефективно знизити інтенсивність небажаних коливань, розширити діапазон 

стійкої роботи та підвищити надійність обладнання. Водночас збільшення 

коефіцієнтів циркуляційних сил у проточній частині негативно впливає на 
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динаміку ротора, зменшуючи область його стійкої експлуатації. Така залежність 

свідчить про необхідність ретельного врахування циркуляційних ефектів при 

проєктуванні та оптимізації роторних систем. 

 

Варіювання коефіцієнтів демпфування в підшипниках та значення 

циркуляційних сил продемонструвало можливість формування довільного 

запасу стійкості роторної системи на робочих частотах. Це, у свою чергу, дає 

змогу інженерам та конструкторам цілеспрямовано підбирати параметри, 

збалансовуючи їх, щоб забезпечити оптимальні умови для тривалої та стабільної 

роботи компресорного обладнання. 

 

Отримані висновки мають важливе практичне значення для галузі 

машинобудування та енергетики, де відцентрові компресори є ключовими 

елементами технологічних ланцюжків. Аналітичні результати дослідження, 

підкріплені застосуванням ефективних обчислювальних інструментів, надають 

розробникам і експлуатаційникам достатню базу для ухвалення обґрунтованих 

рішень, спрямованих на підвищення надійності, ефективності та економічності 

промислового обладнання. Таким чином, дана робота закладає підґрунтя для 

подальших оптимізаційних досліджень та формування інженерних рекомендацій 

щодо удосконалення роторних систем. 
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