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Вибрация ротора является одной из основных причин выхода из строя механических 

уплотнений. Известные динамические модели уплотнений часто не могут объяснить причину 

выхода из строя. Предлагаемая систематизация динамических моделей, включая модели, 

разработанные авторами, оказывается неоценимой для прогнозирования динамического 

поведения уплотнений в процессе эксплуатации в конкретных турбомашинах или объяснения 

причин выхода уплотнений из строя. Одномассовая динамическая модель может быть 

использована для контактных механических уплотнений и простых сухих газовых уплотнений. В 

то же время двухмассовая динамическая модель используется для моделирования рабочих 

процессов в сухих газовых уплотнениях при сложной нагрузке. Трѐхмассовая динамическая 

модель предназначена для моделирования работы различных сложных типов механических 

уплотнений. Эта модель используется для точного определения диапазона нормальных условий 

эксплуатации для таких типов уплотнений и определения механизма потери герметичности 

при чрезмерных вибрациях ротора. 
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Введение 

 

При проектировании различных типов торцовых уплотнений приходится решать задачи 

обеспечения в паре трения балансов осевых сил, изгибающих моментов и тепловых потоков. 

При обеспечении баланса осевых сил выбирается величина номинального зазора в паре тре-
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ния, которая определяет величины утечек в уплотнении и мощности трения.  Величина зазо-

ра учитывает параметры шероховатости контактирующих поверхностей. Баланс изгибающих 

моментов важен для уплотнений с высоким перепадом давления и особенно для уплотнений 

с применением графита, который обладает невысоким значением модуля упругости. При 

обеспечении баланса изгибающих моментов достигается плоскопараллельность уплотни-

тельных поверхностей, либо заданное значение конусности зазора уплотнения. Рассмотрение 

теплового баланса необходимо для высоконагруженных уплотнений и высокооборотных 

турбомашин, а также в том случае, если на уплотнении реализуется значительный перепад 

температур. 

В работе [1] на примере торцовых газодинамических уплотнений продемонстрировано, 

каким образом в ходе обеспечения вышеперечисленных балансов можно поэтапно выбирать 

рациональные геометрические параметры уплотнительных колец. Приведѐнный в данной 

работе алгоритм решения обратных математических задач существенно сокращает затрачен-

ное на проектирование уплотнений время и, как показал практический опыт, гарантирует 

успешный результат. 

Процесс проектирования уплотнений роторов турбомашин, а также поиск причин ава-

рийной остановки турбомашины из-за потери герметичности, требует также анализа дина-

мических характеристик уплотнений. Наиболее частой причиной отказа уплотнений является 

повышенная вибрация ротора [2, 3]. Традиционно проводятся расчѐтные исследования, далее 

в случае необходимости - частотная отстройка за счѐт изменения массы уплотнительного 

кольца либо жесткости упругих элементов или жѐсткости слоя смазки в паре трения. Если 

проблему не удаѐтся решить, необходимо обеспечение требуемого демпфирования.  

Для анализа динамических процессов в уплотнении необходим правильный выбор ди-

намической модели. В известных публикациях [1, 4–12] приводятся отрывочные данные по 

некоторым динамическим моделям, которые не закрывают весь спектр существующих кон-

струкций и не позволяют решить проблему надѐжной работы уплотнений при наличии дей-

ствующего в них сложного спектра вибрационных нагрузок от ротора. Для анализа динамики 

наиболее сложных сухих уплотнений и гидродинамических уплотнений необходимо сов-

местное решение задач гидродинамики и колебаний. При этом на гидродинамические про-

цессы влияет тепловое состояние пары трения [13, 14].  

Динамическую реакцию тонкого слоя смазки в бесконтактном механическом уплотне-

нии упрощѐнно можно представить в виде жѐсткости и демпфирования, которые для жидко-

стей определяются вязкостью и геометрическими параметрами колец уплотнения, а для газа 

зависят ещѐ и от частоты колебаний. Имеется также достаточно много работ по расчѐту ко-

эффициентов жѐсткости и демпфирования в слое  

смазки [1, 15–21]. Но в них в основном рассматриваются малые изменения величины зазора в 

уплотнении по сравнению с номинальной величиной зазора. Традиционно используется ме-

тод малых возмущений, который позволяет при допустимых упрощениях получить аналити-

ческое решение, достаточно легко исследовать влияние геометрических факторов и сравни-

тельно прост в употреблении. Этот метод, в частности, позволил объяснить работоспособ-

ность торцового газодинамического уплотнения, имеющего величину зазора 2 мкм, при 

наличии осевых колебаний ротора с частотой до 100 Гц и амплитудой до 0,3 мм [1]. При 

больших значениях частоты колебаний необходимо учитывать сдавливание плѐнки газа в 

щели [22]. В последнее время появились работы по численному определению жѐсткости и 

демпфирования в механическом уплотнении при больших амплитудах осевых колебаний 

торца ротора [23]. 

Целью исследования в данной статье является разработка рекомендаций по примене-

нию существующих и разработанных авторами динамических моделей различных типов ме-
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ханических уплотнений турбомашин для конкретных условий эксплуатации и конструктив-

ного исполнения. 

 

1 Одномассовая динамическая модель механического контактного уплотнения 

 

Типичная схема торцового уплотнения представлена на рисунке 1. В зависимости от 

назначения уплотнения и требований к нему уплотнительные поверхности колец 1 и 2 могут 

контактировать, либо между ними имеется слой смазки. 

 

 

 
Рисунок 1 – Схема торцового уплотнения: 

1 – невращающееся кольцо; 2 – вращающееся кольцо; 3 – вторичные уплотнения 

 

Динамическая модель механического контактного уплотнения в отличие от уплотнений 

со слоем смазки имеет ограничитель перемещений – торцовую поверхность вращающегося 

кольца [24]. Динамическая модель торцового контактного уплотнения для двух рассматрива-

емых положений (контактная работа и раскрытие стыка) представлена на рисунке 2. 

 

 

  
а б 

Рисунок 2 – Динамическая модель торцового контактного уплотнения: 

a – контактный режим работы; б – раскрытие 
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Здесь: cn – жѐсткость пружин; R0 и b0 – сила трения и демпфирование во вторичном 

уплотнении; сс, bc – жѐсткость и демпфирование слоя рабочего тела в зазоре уплотнения (в 

случае раскрытия уплотнительного стыка). Уплотнительное кольцо массой m прижимается 

перепадом давления рабочей среды и пружинами (контактная сила Wn) к торцу ротора. В 

начале движения перемещения торца ротора и кольца уплотнения идентичны z2=z1. Кольцо 

уплотнения будет отрываться от торца ротора, когда осевое ускорение вала будет больше 

ускорения «контактной силы». В результате была найдена граница, когда возможно раскры-

тие уплотнения, ωmin. Параметр ω – частота осевой вибрации ротора. Для описания движения 

раскрытого уплотнения можно использовать известные решения, однако необходимо учесть 

зависимость жѐсткости рабочего слоя от величины зазора. Также необходимо учесть, что си-

ла трения во вторичном уплотнении изменяет свой знак во время движения. В этом случае 

возможны два варианта. Если   ̇    при     ω < t<    ω, то реализуется движение без оста-
новки. Здесь t - время. Если   ̇   , то кольцо уплотнения имеет остановку при максималь-
ном осевом смещении ротора. Время остановки (или «зависания») зависит от  

величины            . Раскрытие заканчивается, когда z2 и z1 сравняются вновь. Далее 
уплотнение функционирует с контактом уплотнительных поверхностей. 

Так как вибрация в таких уплотнениях является нежелательной, то с практической точ-

ки зрения необходимо определить условия, при которых уплотнение будет раскрываться. 

Граница, при которой отрыв может произойти: 

 

2 1 2
0min

0

sgnnW R z
p

m z


 
 


, (1) 

где 0
nc

p
m

 - собственная частота уплотнения при контактной работе. 

Следует учитывать, что когда частота вибрации ротора существенно превысит соб-

ственную частоту уплотнения при бесконтактной работе, то раскрытие уплотнения прекра-

тится. 

Если частота ω не превышает ωmin, то возможен ещѐ один случай нарушения контакт-

ной работы, когда уплотнительное кольцо «зависает». В этом случае 

 

2 0
0min1

0

n RW
p

m z



 


. (2) 

 

В работе [25] рассмотрен механизм работы уплотнения после раскрытия уплотнитель-

ного стыка и предложены конструктивные мероприятия, позволяющие избежать этого неже-

лательного явления. 

Существенное влияние на функционирование всех типов механических уплотнений 

имеют свойства вторичных уплотнений. Необходим учѐт их параметров: величина действи-

тельного гидравлического диаметра, сила трения, жѐсткость и демпфирование. При высоких 

контактных давлениях резинового вторичного уплотнения с металлической поверхностью  и 

небольших перемещениях поджатого пружинами  кольца  не имеет место проскальзывание 

во вторичном уплотнении, либо оно незначительно [26]. Осевое перемещение кольца уплот-

нения в этом случае происходит в основном за счѐт эластичности вторичного уплотнения. 

Это изменяет нагруженность уплотнения и, в итоге, его динамические характеристики. Име-

ется размер, на который нужно скорректировать  гидравлический диаметр механического 

уплотнения. На величину этого размера при расчѐте механического уплотнения нужно 

условно сместить диаметр контакта резинового вторичного уплотнения с металлической по-
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верхностью «вглубь» вторичного уплотнения.  При традиционном исполнении (подвижное 

соединение по наружной поверхности резинового кольца) радиальное смещение контакта 

для резинового вторичного уплотнения с твѐрдостью 90 Sh (по Шору) при малых перепадах 

давления составляет примерно 5 % от диаметра резинового кольца. При росте перепада дав-

ления оно уменьшается и составляет 2 % при перепаде давления 10 МПа. В случае, если по-

движное соединение осуществляется по внутренней поверхности резинового кольца, ради-

альное смещение контакта «вглубь» вторичного уплотнения в 2 раза больше. В этом случае 

при расчѐте уплотнения силу трения во вторичном уплотнении не учитывают. При этом сле-

дует отметить малое количество публикаций, в которых определяются жѐсткость и демпфи-

рование вторичных уплотнений при динамическом воздействии. Для оценочных расчѐтов 

можно пользоваться результатами, полученными в работе [27]. 

Учѐт массы упругого элемента (пружины, сильфон) осуществляется путем увеличения 

массы кольца уплотнения на 1/3 массы этого элемента. 

 

2 Одномассовая динамическая модель торцового газодинамического уплотнения 

 

Традиционная динамическая модель торцового газодинамического уплотнения (или 

«сухого» уплотнения) представляет собой совокупность невращающегося, подвижного в 

осевом направлении кольца уплотнения, тонкого слоя смазки между кольцом и ротором и 

упругого элемента, которое поджимает в осевом направлении кольцо к ротору [2]. Также в 

ряде случаев учитываются свойства вторичного уплотнения. Тонкий слой смазки в случае 

герметизации полости с жидкостью моделируется параллельно расположенными жѐсткостью 

и демпфированием (модель Кельвина). Данная динамическая модель аналогична приведѐн-

ной модели на рисунке 2, б, однако контактная сила Wn в этом случае отсутствует (обеспечи-

вается баланс осевых сил). При оптимизации параметров уплотнения стремятся к максимуму 

демпфирования, что обеспечивает минимальное изменение величины зазора. При значитель-

ных амплитудах колебаний кольца уплотнения (значительное динамическое изменение вели-

чины зазора) необходимо учитывать изменение статической жѐсткости слоя смазки при из-

менении величины зазора. В итоге происходит характерный для нелинейных систем «завал» 

амплитудно-частотной характеристики. Следует отметить, что этот эффект проявляется при 

малых значениях демпфирования. Опыт исследования динамических характеристик уплот-

нений показал, что учѐт нелинейности характеристик слоя смазки наиболее просто реализо-

вать с помощью модели Кельвина. 

Для газа применяется модель с релаксационным механизмом демпфирования (модель 

Зенера), в которой демпфирующая сила действует не непосредственно между кольцом и тор-

цем ротора, а через упругость. На рисунке 3 в качестве примера представлена динамическая 

модель торцового газодинамического уплотнения, которая рассматривается как совокуп-

ность твѐрдого тела (невращающееся кольцо уплотнения), безынерционной упруго-вязкой 

подвески (рабочий слой, Cdyn) и упругого элемента (пружины, Cу.э.) [1]. Вторичное уплотне-

ние представляется элементом, обладающим жѐсткостью (Co), демпфированием (bo) и сухим 

трением (Ro). 

 

 
 

 
 
 
 
 
 



Динамика и виброакустика, Т.10, №4, 2024 

12 
 

 

 
Рисунок 3 – Динамическая модель «сухого» уплотнения 

 

В торцовом уплотнении возможны три вида колебаний: осевые, угловые и изгибные. 

При расчѐте необходимо учитывать массу и моменты инерции кольца уплотнения, осевую 

силу и гидромеханические моменты со стороны слоя смазки, характеристики упругого эле-

мента и вторичного уплотнения, действующие от торца ротора силу и моменты. Определя-

ются осевое, угловое и изгибное перемещение кольца уплотнения и изменение величины и 

формы торцового зазора в процессе колебаний. 

При наличии сложных видов колебаний в случае, когда кольцо уплотнения совершает 

малые периодические перемещения относительно положения статического равновесия, ди-

намические характеристики слоя смазки линейно связаны с перемещениями и их скоростями 

с помощью коэффициентов жѐсткости и демпфирования. 

В большинстве практических случаев достаточно рассмотрения только осевых колеба-

ний. В качестве воздействия рассматривается амплитуда осевых колебаний ротора или его 

торцовое биение.  Это возможно при тщательном соблюдении технологии монтажа и высо-

кой угловой жѐсткости слоя смазки. 

В общем случае осевые, угловые и изгибные перемещения подвижного кольца оказы-

вают взаимное влияние за счѐт перекрестных связей. В этом случае угловые перемещения 

торца ротора возбуждают осевую вибрацию кольца уплотнения и т.д. 

Колебания невращающегося кольца описываются системой уравнений [1]: 

 

2
0

z z
mz P W   ; 2

0I M L
 

    ; 2
0

P
I M L

 
    , (3) 

 

где m, I, IP – масса и моменты инерции кольца; z2, 2
 ,

2
  – осевое, угловое, изгибное переме-

щение кольца; Pz, Mα, M – осевая сила и гидродинамические моменты со стороны газового 

слоя; Wz, L, L - внешние нагрузки. Воздействие ротора на систему рассматриваем в виде 

трѐх составляющих: осевого 1 1.0
sin ;z z t  углового ;sin0.11 t   изгибного .sin

0.11
t   

Здесь z1.0,  1.0,  1.0 – амплитуды воздействий. 
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3 Двухмассовая динамическая модель сухого уплотнения 

 

При выполнении уплотнительного кольца целиком из графита пружины действуют на 

прижим, который контактирует с графитовым кольцом через вторичное уплотнение. В этом 

случае необходимо рассматривать двухмассовую модель уплотнения [1] (рисунок 4). 

 

 
Рисунок 4 – Двухмассовая динамическая модель  «сухого» уплотнения 

 

Проведѐнный анализ величин перекрѐстных коэффициентов жѐсткости и демпфирова-

ния показал, что в рассматриваемой двухмассовой модели  на практике могут быть реализо-

ваны следующие виды колебаний: 

 осевые колебания  z1z2z3;  

 угловые колебания 123;   

 совместные осевые и изгибные колебания z1z2,2z3. 

В работе [1] указывается, что можно отдельно рассматривать осевые и угловые колеба-

ния, а перемещения колец суммировать. Также было выявлено, что осевые и изгибные коле-

бания нужно рассматривать совместно. 

На рисунке 5 приведено изменение зазора в «сухом» уплотнении за период колебаний с 

учѐтом изгибных деформаций уплотнительного графитового кольца [1]. Перепад давления 

составляет 5,2 МПа. Частота осевых колебаний ротора – 100…200 Гц. Амплитуды осевых 

колебаний торца ротора 100…300 мкм, амплитуды угловых колебаний  – до 1 мрад. Номи-

нальная величина зазора 2,5 мкм. 

 

 
Рисунок 5 – Изменение зазора при частоте колебаний 200 Гц  

(амплитуды осевых колебаний   0,1...0,3 мм, угловых - 1 мрад) 
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При наличии осевых колебаний ротора с амплитудой более 200 мкм и угловых колеба-

ний с амплитудой 1 мрад с частотой колебаний ротора 200 Гц будут происходить соударения 

уплотнительных поверхностей. Для сравнения, как показали расчѐты, при частоте 100 Гц ка-

сания колец отсутствуют, однако величина зазора при рассматриваемых воздействиях сни-

жается до 0,5…1 мкм. 

 

4 Трѐхмассовая динамическая модель сухого уплотнения 

 

Анализ существующих и перспективных конструкций «сухих» уплотнений показал, что 

в случае не «жѐсткого» крепления вращающегося кольца на роторе наиболее корректной яв-

ляется динамическая модель, представленная на рисунке 6 [21]. Она состоит из 3-х масс. 

Прижим (Мп) установлен в корпусе турбомашины и поджимается к невращающемуся кольцу  

(Мс) набором пружин жѐсткостью Спр. Массы пружин могут быть учтены в модели добавле-

нием к массе прижима 1/3 массы пружин. Вторичное уплотнение, установленное между 

невращающимся кольцом и прижимом, представляется элементом, обладающим жѐсткостью 

(C1), демпфированием (d1) и сухим трением (R1). Между  невращающимся кольцом (Мс) и 

вращающимся кольцом (Мр) находится безынерционная упруго-вязкая  подвеска  (рабочий 

слой, Cдин). Между вращающимся кольцом (Мр) и торцем ротора находится вторичное 

уплотнение,  которое представляется элементом, обладающим жѐсткостью (C0) и демпфиро-

ванием (d0).  К ротору кольцо прижимается в осевом направлении неуравновешенной силой 

F и имеет ограничитель перемещений в виде зазора 
’
0. Впереди от вращающегося кольца 

имеется ограничитель в виде зазора 0. В процессе работы вращающееся кольцо имеет воз-
можность «отрываться» от торца ротора и обеспечивать отсутствие угловых колебаний при 

наличии торцового биения торца ротора. При наличии колебаний величины зазоров 0 и 
’
0   

изменяются. На вал втулка монтируется либо на гофрированный демпфер, либо на резиновое 

кольцо. Взаимное осевое перемещение в этом элементе моделируется сухим трением (R0).  

Торец ротора передаѐт воздействие на узел уплотнения, имеющее вибрацию с амплитудой z0. 

Необходимо заметить, что такое исполнение «сухого» уплотнения позволяет обеспечить его 

работоспособность в более широком диапазоне амплитуд осевых колебаний торца ротора. 

 

 
Рисунок 6 – Трѐхмассовая динамическая модель «сухого» уплотнения 

 

Явление осевого смещения вращающегося кольца от торца ротора наблюдалось в 

уплотнении нагнетателя НЦ-16, имеющего магнитные подшипники, при амплитуде осевых 

колебаний ротора 150 мкм и частоте 800 Гц [28]. В результате осмотра колец были выявлены 

следы контакта вращающих колец о передний упор. То есть, конструктивный зазор δ' при 
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отрыве кольца выбирается полностью. Расчѐт с использованием представленной модели под-

твердил наличие явления отрыва вращающегося кольца от упора на роторе для данной воз-

буждающей нагрузки (рисунок 7). 

 

 
 

Рисунок 7 – Перемещения колец и изменение зазора в уплотнении 

 

Происходит два соударения вращающегося кольца с упорами на роторе, которые в 

свою очередь оказывают негативное влияние на работу газового слоя в зазоре. Так в резуль-

тате первого соударения величина зазора изменяется в диапазоне от 1 мкм до 5 мкм (точка 3 

на рисунке  7), а в результате второго соударения – в диапазоне от 0,2 мкм до 8 мкм (точка 4 

на рисунке 7). Учитывая дополнительное негативное влияние угловых и изгибных колеба-

ний, можно сделать вывод о том, что торцовое газодинамическое уплотнение работает с пе-

риодическим контактом уплотнительных колец. Это приводит к абразивному износу уплот-

нительных колец и засорению зазора, что в свою очередь в короткий промежуток времени 

приводит к отказу всего уплотнительного узла. При этом согласно результатам расчѐта 

двухмассовой модели торцовое газодинамическое уплотнение в этом случае остается рабо-

тоспособным, что фактически является неверным. 

 

Заключение 

 

Вибрация ротора – одна из причин неудовлетворительной работы уплотнений. Однако 

не всегда возможно объяснить отказ с использованием традиционно применяемых динами-

ческих моделей. Поэтому проведѐнная систематизация динамических моделей является по-

лезной для прогнозирования поведения уплотнения во время эксплуатации в конкретной 

турбомашине или объяснения  причин их поломки.  

Проведѐн анализ одно, двух и трѐхмассовой динамических моделей торцового уплот-

нения. В самом простом механическом контактном уплотнении при использовании одномас-

совой динамической модели получена частота колебаний, при которой под действием осевой 

вибрации или биения торца ротора происходит раскрытие контакта в паре трения. Для про-

стых по конструкции сухих уплотнений предлагается одномассовая модель бесконтактного 

механического уплотнения с применением моделей Кельвина и Зенера для динамической 

реакции слоя смазки. Учѐт нелинейности характеристик слоя смазки жидкости наиболее 

просто реализовать с помощью модели Кельвина. Для газа применяется модель с релаксаци-
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онным механизмом демпфирования (модель Зенера), в которой демпфирующая сила дей-

ствует не непосредственно между кольцом и торцем ротора, а через упругость.  

Рассмотрена необходимость исследования осевых, угловых и изгибных колебаний 

кольца уплотнения при динамическом анализе. Приведены рекомендации по учѐту свойств 

вторичных уплотнений и массы пружин.  

Одномассовая динамическая модель позволяет решать практические задачи для кон-

тактных механических уплотнений и простых по конструктивному исполнению «сухих» 

уплотнений. Двухмассовая динамическая модель позволяет рассмотреть механизм функцио-

нирования большинства «сухих» уплотнений в случае сложного нагружения. В случае не 

«жѐсткого» крепления вращающегося кольца на роторе наиболее корректной является трѐх-

массовая динамическая модель механического уплотнения. Такая динамическая модель поз-

воляет для наиболее сложных типов механических уплотнений достаточно точно определить 

диапазон работоспособности таких уплотнений, а также выявить механизм потери герметич-

ности в присутствии чрезмерных колебаний ротора. В ходе проведения исследований на ос-

нове трѐхмассовой модели уплотнения было выявлено, что отказ уплотнения наступает при 

более чем вдвое меньших частотах осевой вибрации ротора в сравнении с максимально до-

пустимой частотой, определѐнной при использовании двухмассовой модели ТГДУ. 
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Rotor vibration stands out as one of the primary causes of mechanical seal failure. However, classical 

dynamic seal models often would not be able to fully explaining the failure process. Therefore, the 

proposed dynamic model systematization, including the models developed by the authors, proves 

invaluable in predicting the dynamic behavior of seals during operation within specific turbomachines 

or explaining the causes of seal failure. The single-mass dynamic model can be used to study the 

operation of the contact mechanical seals and simple dry gas seals. Meanwhile, the two-mass dynamic 

model is used for the studding of operational processes in classical dry gas seals under complex 

loading. Additionally, the three-mass dynamic model finds application in studying the operation of 

various complex mechanical seal types. This model is used to accurately determine the range of normal 

operating conditions for such seal types and to identify the mechanism of leakage loss in the presence 

of excessive rotor vibrations. 
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