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Осевые колебания системы ротор-
торцовое сальниковое уплотнение

В. А. Марцинковский, д-р техн. наук, проф., С. Н. Гудков, канд. техн. наук, ст. преподаватель 
(Сумский государственный университет, г. Сумы, Украина); Ч. Кундера, д-р техн. наук, проф. 
(Технологический университет, г. Кельце, Польша)

В работе представлены результаты динамического анализа системы ротор – торцевое сальниковое уплотнение. Полу-
чены зависимости для определения амплитуды вынужденных колебаний аксиально-подвижной втулки и колебаний ротора.
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У роботі представлені результати динамічного аналізу системи ротор – торцеве сальникове ущільнення. Отримані 
залежності для визначення амплітуди вимушених коливань аксіально-рухомої втулки та коливань ротора.

Ключові слова: торцеве сальникове ущільнення, ротор, осьові коливання, амплітуда коливань.

The paper presents results of dynamic analysis of rotor – face packing seal system. Dependences for determining of forced 
vibrations amplitude of axially movable sleeve and rotor vibrations were obtained.
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1 Схема уплотнения и его особенности

Рассматривается конструкция торцового уплотне-
ния (рис. 1), в котором одно из колец пары трения за-
менено кольцом упругой сальниковой набивки [1, 2]. 
Герметизация достигается за  счет торцового поджатия 
кольца сальниковой набивки 3, расположенного в  ак-
сиально-подвижной втулке 2, к опорному кольцу 4. Как 
и в механических торцовых уплотнениях, предваритель-
ное поджатие осуществляется упругими элементами 1. 
В  процессе работы для этого используется давление pe 
уплотняемой среды, что позволяет обеспечить оптималь-
ное контактное давление pc на расчетном режиме путем 
выбора соответствующего коэффициента нагрузки K 
и коэффициента кратности = pc /pe.

На рис. 2 а и 2 б для сравнения показаны вариан-
ты конструкций механического торцового уплотнения 
и  торцового сальника с  не  вращающимися аксиально-
подвижными кольцами. Как видно из рисунков, принци-
пиальным отличием этих конструкций является лишь то, 
что в торцовом сальнике одним из уплотняющих колец 
является кольцо сальниковой набивки. Набивка в пер-
вом приближении представляет упругий материал. Бла-
годаря этому отпадает необходимость в  прецизионной 
обработке торцовой контактной поверхности опорного 
кольца, обязательной для механических торцовых уплот-
нений, для которых допустимая неплоскостность не бо-
лее 0,9 мкм при шероховатости  мкм.

При разработке торцовых сальников используют-
ся все лучшие конструктивные решения, накопленные 
практикой производства и эксплуатации механических 
торцовых уплотнений. В частности, на рис. 2 показаны 
блочные конструкции. Уплотнение представляет собой 
отдельный узел, собранный на базе защитной втулки 2 
и крышки 9, которые скреплены монтажной скобой 10. 
При установке уплотнения на машину скоба удаляется.

Результаты детальных экспериментальных и  тео-
ретических исследований [3, 4], а также практика экс-
плуатации доказывают, что по технико-экономическим 

показателям (протечки, ресурс, потери мощности на тре-
ние, расход набивки, затраты на ремонт и обслуживание) 
торцовые набивочные уплотнения (торцовые сальники) 
превосходят традиционные радиальные сальниковые 
уплотнения. В то же время их стоимость и эксплуатаци-
онные затраты значительно ниже по  сравнению с  ме-
ханическими торцовыми уплотнениями [5]. Благодаря 
отсутствию прецизионных пар в  торцовых сальниках 
разница в стоимости механических и сальниковых тор-
цовых уплотнений резко возрастает с увеличением диа-
метра уплотняемого вала: для больших диаметров торцо-
вые сальники особенно эффективны.

Отмеченные преимущества торцовых сальников по-
зволяют ожидать, что уже в ближайшее время они полу-
чат более широкое распространение, особенно в центро-
бежных насосах различного назначения.

2 Постановка задачи

Ротор и аксиально-подвижная втулка с сальниковой 
набивкой, с  упругими и  демпфирующими элементами 

Рис. 1. Схема торцового сальникового 
уплотнения
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представляют связанную двухмассовую колебательную 
систему, которая совершает малые осевые колебания. 
В  первом приближении сальниковую набивку можно 
рассматривать как линейно упругий материал [6]. Такое 
допущение позволяет легко оценить динамические ха-
рактеристики системы – ​собственные частоты и ампли-
туды вынужденных колебаний. В качестве внешних гар-
монических возмущений выступают малые пульсации 
уплотняемого давления pe относительно его установив-
шегося значения:

Сам ротор упруго оперт в осевом направлении (ко-
эффициент жесткости , а при осевых колебаниях пре-
одолевает силу – ​  вязкого сопротивления. Во многих 
случаях характер осевых колебаний ротора определя-
ется устройством автоматического уравновешивания 
осевых сил – ​автоматом разгрузки. В  предлагаемом 
анализе выведены уравнения связанной системы ро-
тор-уплотнение, получены амплитуды вынужденных 
колебаний аксиально подвижной втулки и  колебаний 
ротора.

Расчетные схемы и динамические модели уплотне-
ний с вращающейся А и не вращающейся В аксиально-
подвижными втулками показаны на рис. 3.

На рисунке использованы следующие обозначения: 
 – ​массы аксиально-подвижной втулки и  ротора, 

z1, z2 их осевые смещения, s0 – ​предварительное сме-
щение нажимной втулки,  – ​приведенный коэф-
фициент жесткости упругих элементов и  жесткость 
на  сжатие сальниковой набивки, k2 – ​жесткость осе-
вого крепления ротора, с, c2 – ​коэффициенты демпфи-
рования аксиально-подвижного кольца и ротора. Обе 
схемы близки к схемам динамических гасителей коле-
баний массы  [7].

Решение задачи о  колебаниях только аксиально-
подвижной втулки механических торцовых уплотне-
ний, для которых k1→∞ (оба контактных кольца абсо-
лютно жесткие), приведено в работах [8, 9].

3 Статический расчет

Аксиально-подвижная втулка совершает осевые 
колебания относительно положения статического рав-
новесия, которое определяется необходимой по требо-
ваниям герметичности величиной контактного дав-
ления pc* между набивкой и  торцовой поверхностью 
опорного диска. Требуемое контактное давление дости-
гается за счет предварительного осевого перемещения 
нажимной втулки s*. Предварительное перемещение s0 
создается при монтаже уплотнения. Нажимное устрой-
ство, расположено, как правило, в  крышке уплотни-
тельного узла. В процессе работы насоса набивка до-
полнительно сжимается осевым смещением вала z20 
и  усилием уплотняемого давления pe0. Статический 
расчет позволяет определить предварительное сжатие 
s*, обеспечивающее оптимальное контактное давление 
pc* на установившемся режиме работы насоса.

Если неуравновешенную торцовую площадь втул-
ки, на которую действует уплотняемое давление, обо-
значить , то сила осевого давления

F=A5p5=A0Kpe,

где  – ​площадь контактной поверхности, 
K=Ae/A0 – ​коэффициент нагрузки, используемый в  тео-
рии и практике механических торцовых уплотнений.

Этим коэффициентом определяется, главным об-
разом, ресурс уплотнения, так как от него зависит 
режим работы пары трения. Рекомендации по выбо-
ру численных значений  для различных конструкций 
торцовых уплотнений и условий их работы основыва-
ются на опыте эксплуатации. Учитывая практическую 
значимость коэффициента нагрузки, в дальнейшем 
через него будем выражать силу давления F.

Условия равновесия аксиально-подвижной втулки 
(m) и ротора  принимают вид.

Рис. 2. Механические уплотнения: а) торцовое;  
б) сальниковое

1 – вал, 2 – защитная втулка, 3 – обойма 
вращающегося уплотнительного кольца,  

4 – вращающееся уплотнительное кольцо,  
5 –аксиально подвижное уплотнительное кольцо,  

6 – аксиально подвижная втулка, 7 – штифт,  
8 – упругий элемент, 9 – крышка,  

10 – монтажная скоба, 11 – гайка, 12 – опорный диск

				        а)	

				       б)

Рис. 3. Расчетные схемы уплотнений и их 
динамические модели
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Схема А – масса m:

(k+k1)

масса М:

Из уравнений равновесия находим

zA
10

zA
10

                 (1)

Схема В – масса m:

(k+k1)

масса М:

,

                      (2)

Нулевыми индексами отмечены установившиеся 
значения переменных; z10, z20  – смещения втулки и вала 
относительно ненагруженного (F0=s0=0) состояния. 

Пользуясь формулами (1, 2) найдем связь между не-
обходимым средним контактным давлением и предва-
рительным смещением нажимной втулки. Для схемы А 
деформация набивки:

ΔA
0

усилие сжатия набивки:

k1

а среднее контактное давление в паре трения:

Для обеспечения герметичности нужно, чтобы вы-
полнялось условие pc0= . Подставив (1), найдем

                       (3)

,             (4)

где ke,  – эквивалентные жесткости последовательно 
соединенных пружин. 

Требуемое контактное давление пропорционально 
уплотняемому давлению: pc0=pe0. Коэффициент крат-
ности =pc0/pe0≈1–1,5 принимается на основании опыта 
эксплуатации подобных конструкций и зависит от рабо-
чих параметров, требований по герметичности и ресур-
су, условий работы.

Для схемы В усилие сжатия набивки  
, а необходимое предварительное смещение 

нажимной втулки

                      (5)

Из формул (3) и (5) следует, что при s*=0, т. е. при от-
сутствии предварительного смещения нажимной втулки 
от ненагруженного состояния набивки:

       (6)

Таким образом, коэффициент кратности  связан с 
коэффициентом нагрузки K, и его можно рассматривать 
как модифицированный коэффициент нагрузки, зави-
сящий от схемы нагружения сальниковой втулки.

Нужно иметь в виду, что в большинстве случаев, осо-
бенно в центробежных машинах, уплотняемое давление 
пропорционально квадрату частоты вращения ротора:

,

где обобщенный коэффициент Вп определяется кон-
струкцией машины, геометрией ее проточной части. 
Оценить величину Вп можно по номинальным паспорт-
ным параметрам:

4 Вынужденные колебания системы ротор- 
аксиально подвижная втулка

Динамические модели А и В представляют собой свя-
занные двух-массовые системы, совершающие малые 
осевые колебания относительно положения статическо-
го равновесия. При этом текущие значения переменных 
можно представить в виде:

 

На основании 2-го закона Ньютона для модели А:

    

            

Исключив уравнения равновесия и опуская для кра-
ткости знак , получим связанную систему

     (7)

где

  (8)

Введем оператор дифференцирования по времени 
p=d/dt и представим уравнения (7) в операторной фор-
ме:

       (9)

где

             (10)
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Дифференциальные операторы  – ​собствен-
ные операторы изолированных (парциальных) систем,  

 – ​перекрестный оператор, определяющий упруго-
демпферную связь между колебаниями масс m, M.

Подобным образом получим систему уравнений со-
вместных колебаний модели В:

   (11)

Модель В отличается от модели А собственной часто-
той парциальной системы вала и перекрестным опера-
тором:

      (12)

Здесь рассматриваются колебания сальниковой 
втулки и ротора, обусловленные малыми гармонически-
ми колебаниями уплотняемого давления  отно-
сительно его установившегося значения. Последнее, как 
правило, является давлением нагнетания рассматрива-
емого насоса или компрессора. При этом возмущение 
и реакция на него системы имеют вид:

                          (13)

                      (14)

где  – ​амплитуды и фазы вынужденных коле-
баний втулки и ротора соответственно, знаки вариаций 
при  опущены.

Пользуясь формулами Крамера, запишем решения 
систем уравнений (9) и (11):

для схемы А:

для схемы В:

(15)

где собственные операторы систем

.         (16)

Для гармонических колебаний оператор диффе-
ренцирования . Введем эту замену и  разделим 
вещественные и  мнимые части операторов. Для этого 
умножим числитель и знаменатель на сопряженное зна-
менателю комплексное число. В результате получим для 
собственного оператора систем :

для схемы А:

для схемы В:

                (17)

Остальные операторы имеют вид:
для обеих схем

;

для схемы А:

,         
 (18)

для схемы В:

Подставив (17) и (18) в формулы (15), получим

В качестве амплитудной частотной характеристи-
ки примем безразмерную величину, которая пропор-
циональна модулю частотной передаточной функции 

= :

.       (19)

Фазовая частотная характеристика – ​аргумент пере-
даточной функции:

             (20)

Для дальнейших расчетов введем безразмерную 
частоту и  показатели затухания: 

. При этом формулы (19) и (20) запишем в раз-
вернутом виде:

(21)
Амплитудная характеристика вала

а после перехода к безразмерному виду

.(22)

Подобным образом найдем амплитудные частотные 
характеристики втулки и ротора схемы В:

.

С учетом (17) и (18), получим

(23)
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Для сравнения приведем амплитудные характери-
стики соответствующей консервативных систем, пола-

гая  и учитывая различие вторых собственных ча-

стот парциальных систем :

,

              (24)

.             
(25)

Из первых формул (24) и (25) видно, что на частоте 
вращения ω=Ω2 (ν=η), т. е. на частоте вращения, равной 
собственной частоте второй парциальной системы, ам-
плитуда вынужденных колебаний втулки равна нулю, 
несмотря на то, что на втулку действует гармоническая 
сила faeiωt. В теории колебаний это явление получило на-
звание антирезонанс, а схемы, подобные приведенным 
на рис. 3, близки к схемам динамических гасителей ко-
лебаний массы т. В  диссипативных системах явление 
антирезонанса несколько сглаживается демпфирующи-
ми силами.

Формулы (21–23) дают возможность оценить размер-
ную амплитуду для любой частоты вращения по задан-
ной амплитуде гармонического воздействия pea (13):

             (26)

Нормальная работа уплотнения характеризуется 
наличием постоянного контакта между торцовыми по-
верхностями сальниковой набивки и  опорного диска. 
Однако, при вынужденных осевых колебаниях диска из-
меняется деформация набивки и контактное давление, 
а при достаточно больших амплитудах возможно перио-
дическое раскрытие торцового стыка. Раскрытие стыка 
сопровождается резким увеличением протечек, поэтому 
его нужно избегать.

Для модели А  величина сжатия набивки в  равно-
весном положении  отсчитывается от  ее 
недеформированного состояния. Если амплитуда вы-
нужденных колебаний втулки превысит Δz, то  на  по-
лупериоде отхода втулки от  опорного диска торцовый 
стык будет раскрываться Плотность стыка не  нару-
шается при условии . Для некоторого упроще-
ния будем полагать, что колебания вала происходят 
относительно несмещенного статического положения:  
z20 = 0. Из формулы (1) следует, что это возможно при 

k2→∞. В этом случае , а условие сохра-

нения контакта с учетом (25) принимает вид:

            (27)

Для модели В  , и условие плотности контакта

           (28)

Последние неравенства можно использовать для вы-
бора относительной жесткости .

5 Численные примеры

1.	Насос двустороннего входа (типа Д), давление 
нагнетания peo = 0,65  МПа, рабочая частота враще-
ния ωn = 150 c – 1. Диаметр вала (защитной рубашки) под 
уплотнением 120 мм; r1 = 70 мм, r2 = 90 мм, сечение на-
бивки  мм,  м2; из опыта принима-
ем K = 1,1. Коэффициенты жесткости упругих элементов 
и набивки k = 105

 Н/м,  Н/м, коэффициент осе-
вой жесткости подшипников качения   Н/м, 
т  =  6  кг, M = 75  кг. По формулам (8), (10), ,  
Ω1 = 183  c – 1, Ω2 = 518  c – 1, ,

 .
2.	Консольный конденсатный насос, давле-

ние нагнетания   МПa, рабочая частота вра-
щения ωn = 300  с -1. Диаметр вала под уплотнением 
40  мм; r1 = 23  мм, r2 = 31  мм сечение набивки 8х8  мм, 

 м2, ; из опыта принимаем 
  Н/м;   Н/м,   Н/м, т  =  2  кг,  

М  =  12   кг, μ = 0,17. По формулам (8), (10) к  =  0,01,  
  c – 2,   c – 2, Ω2

2 = 1,67 · 106  А-2,  
, . На рабочей частоте 

, при амплитуде пульсаций давления 
0,01pe0 по формуле (26) получаем  мм. ампли-
туда колебаний вала значительно меньше. Таким обра-
зом, если амплитуда пульсаций давлений составляет 1 % 
от уплотняемого давления, то амплитуда осевых колеба-
ний втулки и вала не представляет опасности. 

Большинство подобных насосов по параметрам за-
нимает промежуточное положение, поэтому расчет та-
ких крайних вариантов позволяет судить о динамике 
уплотнений с промежуточными параметрами.

На рисунках 4 и 5 приведены амплитудно-частотные 
характеристик для консервативных систем (ζ = 0). 

Выводы

1.	Ротор и  аксиально-подвижная втулка торцового 
сальника образуют связанную двухмассовую систему 
с  упруго-демпферными связями. Статический расчет 
системы позволяет выбрать начальное смещение нажим-
ной втулки s0 так, чтобы в процессе работы обеспечи-
валось необходимое контактное давление pc0 в паре тре-
ния – ​формулы (3) и (5).

2.	В качестве первого приближения в  диффе-
ренциальных уравнениях совместных колебаний (9) 
и  (11) можно пренебречь перекрестными связями, если  
m / M << 1. В этом случае можно рассматривать вынуж-
денные колебания втулки, возбуждаемые заданными, 
независимыми осевыми колебаниями ротора и колеба-
ниями уплотняемого давления.

3.	Собственная частота ротора как второй парциаль-
ной системы в схеме А с вращающейся втулкой не за-
висит от  жесткости набивки, в  отличие от  схемы В, 
в  которой колебания ротора напрямую воздействуют 
на набивку.

4.	На АЧХ колебаний втулки видны антирезонансы 
(А1 = 0) на второй парциальной частоте.

5.	В работе получены выражения см.  (26), которые 
позволяют расчетным путем оценить размерные значе-
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Рис. 4. Амплитудно-частотные 
характеристики втулки и ротора схемы А (а) и 

схемы B (б) – пример 1

				    а)

				    б)

Рис. 5. Амплитудно-частотные 
характеристики втулки и ротора схемы А (а) и 

схемы B (б) – пример 2

				    а)

				    б)

ния амплитуд осевых колебаний втулки и вала на рабо-
чей частоте вращения.
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