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Приведены результаты расчетного исследования влияния параметров уплотнений проточной части на

динами ческие харак теристики роторов высокооборотных турбомашин. Показано, что факто рами,

способствующими снижению амплитуды колебаний ротора при прохож де нии резонанса, являются:

повышение плотности рабочего тела, повышение пере пада давления на уплотнении, уменьшение радиаль-

ного уплотнительного зазора, увеличение осевой дли ны уплотнения. Эти же факторы ведут к разнонаправ-

ленному изменению вели чины критической частоты вращения ротора по сравнению с критической

частотой вращения, опре деленной без учета уплотнений.
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Study of seals influence to high speed rotor oscillations

Ivanov A.V.
NPO Energomash named after academician V.P. Glushko, Khimki

Results of a calculation analysis of the influence of flowpath seals’ parameters on the dynamic characteristics

of high-speed turbomachine rotors are presented. It is shown that the following factors cause decrease in

amplitude of oscillations of a rotor when going through the resonance: increase in density of the working fluid,

increase in pressure drop across the seal, reduction of the radial sealing gap, and increase in axial length of

the seal. These same factors lead to a multidirectional change in the value of the critical rotor speed compared

to the critical rotor speed determined without taking into account the seals.
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Введение

Создание высокооборотных турбомашин соп ряжено

с рядом проблем, связанных с обеспе чением работо -

способности системы «ротор – опоры – уплот нения».

Часто роторы турбомашин, например водородных

насосов кислородно-водородных жид костных ракет -

ных двигателей [1], являются гибкими закритичес-

кими. Колебания таких роторов при переходе через

резонанс (критическую частоту вращения) или при

возбуждении автоколебаний на установившихся режи -

мах могут служить причиной контакта роторных и

статор ных элементов уплотнения, приводя к их выра -

ботке и, как следствие, к изменению зазора и харак-

те ристик агрегата [2; 3].

На стадии расчета и первоначальной разработки

конструкции турбонасосных агрегатов следует иметь

в виду, что уплотнения проточной части, особенно

высокоперепадные, оказывают существен ное влияние

на динамические характеристики роторов, в первую

очередь гибких. Это влияние может быть двух видов:

– возбуждение поперечных колебаний ротора на

частотах вращения, отличных от критических, за счет

действия гидро-, газодинамических сил в уплотни -

тельном зазоре [4]; при этом уплотнение может играть

роль дополнительной опоры;

– измене ние величины критической частоты вра -

щения ротора [5; 6].

В статье приведены результаты анализа влияния

параметров уплотнений проточной части (перепада

давления, плотности рабочей среды, длины уплотнения,

радиального уплотнительного зазора) на величину

критической частоты вращения ротора и ампли туду

коле баний при ее прохождении.
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Постановка задачи исследования

В проточной части турбомашин применяют, как пра -

вило, бескон такт ные уплотнения (лабиринтные, щеле-

вые, с плавающими или полуподвижными кольцами),

которые располагаются как на рабочих колесах насо -

сов и турбин, так и на валах между ними (рис. 1).

В процессе работы на ротор со сто роны уплот не -

ния действуют следующие силы, вызванные перепадом

давления рабочего тела и вра щением вала при наличии

эксцентриситета (рис. 2, [8]):

Fр – квазиупругая гидродинамическая сила, равно -

действующая которой направлена по линии, проходя-

щей через центры ротора и уплотнения, от области

минимального зазора к области максимального зазора;

сила Fр стремится устранить эксцентриситет между

ротором и уплотнением;

Fw – циркуляционная сила, равнодействующая

которой перпендикулярна квазиупругой гидродинами -

ческой силе; сила Fw возникает вследствие затягива-

ния рабочего тела при вращении вала и формирования

при этом полости повышенного давления в зазоре; при

определенном сочетании внешних и внутренних фак -

торов сила Fw может вызвать прецессионное движение

ротора;

Fд – демпфи рующая сила, направленная перпен -

дикулярно квазиупругой гидродинамической силе и

противоположная по направлению циркуляционной

силе; сила Fд уменьшает амплитуду колебаний при

переходе критической частоты вращения, но практи -

чески не изменяет частоту собственных колебаний

системы;

Fт – сила, возникающая от трения роторной части

уплотнения о рабочее тело;

Fм – сила, вызванная эффектом «присоединенной

массы» жидкости в уплотнительном зазоре.

Предположим, что в уплотнительном зазоре имеет

место автомодельный турбулентный поток рабочего

тела – жидкости или газа [9]. В этом случае силы Fт и

Fм не оказывают существенного влияния на динами -

ческие характеристики ротора и далее не рассматри-

ваются. Остальные действующие силы можно опре -

делить по соотношениям из работ [10 – 13] и пред-

ставить в виде проекций на оси x и y:

где 

Рис. 1. Конструктивные схемы турбомашин с указанием
мест расположения уплотнений проточной части:

а – кислородный насос с турбиной [7]; 
б – водородный насос с турбиной [5]

Рис. 2. Схема сил, действующих в щелевом уплотнении:
1 – ротор; 2 – статорная часть уплотнения
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Здесь w – частота вращения ротора; u и v – проекции

переме ще ния центра ротора на оси х и у, соот вет -

ственно; e = A /d – относительный экс центриситет

центра ротора в месте расположения уплотнения;

A = (u2
+ v

2)1/2 – амплитуда колебаний центра ротора

в месте располо жения уплотнения; R – радиус ротора;

l – длина уплотнения; d – радиальный уплотнительный

зазор (полу разность диаметров статорного и роторного

элементов уплот не ния); x – коэффициент сопротивле -

ния (потерь) на входе в уплотнение; l – коэффициент

гидравли чес кого трения в уплотнительном зазоре

(l » 0,04…0,06).

При расчете динамических характеристик роторов

кроме сил, возникающих в радиальном уплотнительном

зазоре, необ ходимо также учитывать силы внутреннего

и внешнего трения [14]. Силы внешнего трения связа -

ны с контактом элементов ротора и ста тора (например,

в подшипниках, уплотне ниях, демпферах и т.п.); силы

внутреннего трения – со свойством твердых тел необ -

ратимо превращать в теплоту механическую энергию,

переданную телу в процессе его деформации. К силам

внутреннего тре ния также можно отнести силы трения,

возникающие на контактных поверхностях элементов

ротора, в посадках деталей, их сопрягаемых торцах.

Для учета влияния этих сил используем поня тие

относи тельного рассеяния энергии за период коле ба -

ний [10]:

ye = DWe /W – за счет сил внешнего трения;

yi = DWi /W – за счет сил внутреннего трения,

где DWe и DWi – рассеяния энергии за период коле -

баний силами внешнего и внутреннего трения; 

W – полная энергия цикла колебаний.

На основе резуль татов автономных испытаний и

эксплуатации лопаточных машин – насосов и турбин

различного назначения, роторы которых опираются

на шариковые подшип ники, включая данные, относя -

щиеся к турбонасосным агрегатам жидкостных ракет-

ных двигателей, введем эмпирическую нелинейную

зависимость для опреде ления величины относи тель -

ного рассеяния энергии за счет сил внешнего трения:

(1)

где ye
(0)
= 0,04…0,10, c1 = 1,5…2,0, c2 = 1,5…2,5 – коэф -

фициенты, полученные в результате обработки экспе-

риментальных данных.

Силы внутреннего трения, связанные, в первую

оче редь, с деформациями и трением при вибрациях

ротора, зависят от амплитуды и частоты виб раций

в подвижной системе координат (w-u), где u – час то та

колебаний. В общем виде относительное рассеяние

энергии за счет сил внутреннего трения можно пред -

ставить в виде функции:

С целью показать важность учета влияния парамет-

ров уплотнений проточной части на динамические

характеристики ротора рассмотрим простейшую коле -

бательную систему, состоящую из двухопорного неве-

сомого вала с межопорным несбалансированным дис -

ком массой m [15, 16], на наружной поверхности кото-

рого расположено гладкое щелевое уплотнение (рис. 3).

Для простоты расчетов исключим из рассмотрения

силы, не оказывающие существенного влияния на

результаты: гироско пи ческие силы и силу тяжести.

Представив уравнения движения ротора в неподвиж -

ной системе координат (ОX, ОY ) и используя обозна-

чения е для эксцентриситета диска и w0 для кри ти -

ческой частоты вращения ротора, полу чим:

(2а)

(2б)

где С – коэффициент жесткости системы «вал – опоры –

корпус» в месте посадки диска; w0в – критическая

частота вращения ротора «в вакууме» (без учета влия -

ния уплотнений).

В уравнениях (2) члены, содержащие отно си тель -

ное рассеяние энергии yi силами внутреннего трения,

введены с учетом час тоты колебаний, ведущих к рас -

сеянию энер гии, во вращаю щей ся системе координат.

Рис. 3. Схема двухопорного невесомого вала 
с диском и уплотнением:

1 – диск; 2 – уплотнение; 3 – опора; 4 – ось вращения
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В общем случае асинхронной прецессии система

уравнений (2), наряду с периодическими членами с неиз-

вестной частотой u ¹ w, содержит члены с часто той w,

а также гармоники и комбинационные члены [14].

Для корректного решения такой системы может быть

использован метод последовательных приближе ний.

Решение системы уравнений (2), соответствующее

синхронной прецессии ротора, обладает устойчивостью

в достаточно широком диапазоне частот вращения при

рабочей частоте вращения, находящейся вблизи крити -

ческой частоты вращения ротора (w@w0). Это подтверж-

дается имеющимися результатами экспери ментов [14].

Анализ этого решения позволяет выявить и иссле до -

вать особен ности колебательных процессов в системе

«ротор – опоры – уплотнения».

Методы решения

Уравнения движения ротора при установившейся синх-

ронной прецессии с постоянной ампли ту дой А и часто -

той u = w при вынужденных нелинейных колебаниях

имеют вид:

(3)

где a и b – проекции перемещения центра ротора на

оси вращающейся системы координат; a= arctg(b /a) –

фаза прецессии; A = (a2
+ b

2)1/2.

Определим зависимость относительной амплитуды

вынужденных колебаний ротора подстановкой (3)

в систему уравнений (2):

(4)

где

(5)

Амплитудно-частотная характеристика ротора

при вынужденных колебаниях может быть построена

по соотношению (4) путем последовательных прибли -

жений с учетом (5). При этом, как правило, в уравне-

ниях (5) достаточно учесть только составляю щие, свя -

зан ные с течением рабочего тела через уплотнение.

Для расчета динамических характеристик ротора

с учетом влияния уплотнений (особенно дина мичес -

кой напряженности при переходе через резонанс) и

для оценки работоспособности уплот не ний (с точки

зрения достаточности величины зазора для исключения

катастрофических последствий от контакта роторной

и статорной частей уплотнения) важно определить

наиболь шие значения амплитуды колебаний ротора

в местах расположения уплотнений при переходе

критической частоты вращения.

Приняв w0
2(e) @ w0

2 и w = w0, а также учитывая

(4), (5) и соотношения для расчета действующих

в уплотни тельном зазоре сил, введя обозначение

q = DpRl /dC, получим относительную максимальную

амплитуду коле баний ротора:

(6)

Преобразовав зависимость (6) из безразмерного

в размерный вид и проведя упрощения, получим:

На основе полученной зависимости, связываю щей

основные параметры уплотнений проточной части

(перепад давления, плотность рабочего тела, радиус и

длину уплотнения, радиальный уплотни тельный зазор)

с амплитудой колебаний ротора, можно качест венно и

количественно оценить их влияние на динамические

характеристики ротора.

С учетом вышесказанного, рассматривая линей -

ную задачу и полагая в уравнении (2б) jp(0) = 1,

получим зависимость для определения критической

частоты вращения одно дискового ротора с одним или

несколькими (z) одинаковыми уплотнениями в центре

ротора (см. рис. 3):

Одной из особенностей применения гибких высоко-

оборотных роторов является их самовозбуж дение при

определенных условиях работы на частотах вращения,

отличных от резонансных. Причинами воз буждения

таких автоколебаний явля ются два вида сил, воздей ст -

вующих на ротор: силы в уплотнительном зазоре и

силы внутреннего трения.

Анализ однородной системы уравнений (2а) пока -

зывает, что возможность самовозбуждения колебаний

определяется наличием членов с перемещениями,

коэффициенты при которых образуют асимметричную

матрицу.

Среди решений однородной системы (2а) рассмот -

рим решения, соответствующие установившейся асин-

хронной прецес сии [14] – круговому движению центра

ротора с постоянной амплитудой и частотой, отличной

от частоты враще ния ротора:

(7)
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Подставив (7) в первое уравнение однородной

системы (2а) получим систему:

(8)

Аналогичные результаты можно получить подста -

новкой (7) во второе уравнение однородной системы

(2а). Одинаковые результаты подстановки объясняются

симметричностью урав нений системы (2а) относительно

переменных u и v и их независимостью от начальных

условий.

Из первого уравнения (8) следует, что u = w0(e).

Это означает, что колебания ротора на границе его

области неустойчивости и вблизи нее имеют собст -

венную частоту, зависящую от амплитуды колебаний.

Второе уравнение системы (8), с учетом (2б),

можно записать следующим образом:

(9)

Уравнение (9) и зависимость u = w0(e), полученная

ранее, позволяют опреде лить границу области неустой-

чивости ротора в системе координат (w, e).

Основными значащими факторами при этом явля -

ются силы, вызванные высоконапорным течением

рабочего тела в радиальном уплотнительном зазоре,

в то время как влияние составляющих, вызванных

рассеянием энер гии, незначительно. В результате

w = 2w0(e).

С учетом ранее полученных уравнений:

В результате несложных преобразований получим

итоговую зависимость для расчетной оценки ампли -

туды колеба ний ротора в области его неустойчивости:

(10)

Качественная форма границы неустойчивости

ротора – зависимость частоты вращения w на границе

неустойчивости от эксцентриситета e, получен ная

с использованием уравнения (10), приведена на рис. 4.

Можно сделать вывод о тренде изменения ампли -

туды колебаний при неустойчивом движении ротора,

вызванном влиянием сил в радиальном уплот ни тельном

зазоре: при малой величине этих сил (q» 0) амплитуда

колебаний стремится к бесконечности (очень большому

значению), при увеличении q амплитуда колебаний

уменьшается. Следует иметь в виду, что при прохож -

дении критических частот вращения величина ампли-

туды колебаний ротора может быть сопоставима с вели-

чиной радиаль ного уплотнительного зазора. В резуль -

тате может произойти контакт роторного и статорного

элементов уплот нения, ведущий к их повреждению и

возникновению аномалий в работе агрегата.

При заданном значении частоты вращения ротора

w увеличение перепада давления на уплотнении Dр

вызывает стабилизацию ротора – уменьшение ампли -

туд его колебаний, при этом граница области неустой-

чивости ротора перемещается в сторону увеличения

частоты его вращения.

Результаты исследования

Результаты расчетного исследования пред ставлены

в виде графиков зависимости приведенной ампли туды

колебаний  ̄A от приведенной частоты вращения ротора

w̄. Расчеты были проведены для нескольких рабочих

тел, в качестве которых выбраны наиболее характерные

для современных жидкостных ракетных двигателей

компоненты топ лива. Для сжимаемых компонентов

топлива, например воздуха и водорода, при расчетах

использована средняя по длине уплотнения плотность.

На графиках использованы следующие обозначения:

Dр – перепад давления на уплотнении; R – радиус

расположения уплотнения; l – длина уплотнения; d –

радиальный зазор в уплотнении; А – амплитуда коле -

баний центра ротора; w – частота вращения ротора.

На рис. 5 показаны зависимости относительной

амплитуды колебаний центра ротора Ā = А / Авоздух

от относительной частоты вращения w̄ = w /w0воздух

для различных рабочих тел. Для приведения к безраз -

мерной форме использо ваны значения амплитуды коле-

баний центра ротора Авоздух и критической частоты

вращения ротора w0воздух при течении воздуха.

Рис. 4. Зависимость частоты вращения ротора 
на границе неустойчивости от эксцентриситета
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На рис. 6 показаны зависимости относительной

амплитуды колебаний Ā = А / АDp = 0,01 МПа от относи -

тельной час тоты вращения ротора w̄ = w /w0Dp = 0,01 МПа

для различных перепадов давления Dр на уплотнении

(АDp = 0,01 МПа и w0Dp = 0,01 МПа – амплитуда колебаний

центра ротора и критическая частота вращения ротора

при Dр = 0,01 МПа).

На рис. 7 показаны зависимости относительной

амплитуды колебаний Ā=А /Аd=0,3 мм от относительной

час тоты вращения ротора w̄ = w /w0d = 0,3 мм для раз лич -

ных значений радиального зазора d (Аd = 0,3 мм и

w0d = 0,3 мм – амп литуда колебаний центра ротора и

критическая частота вращения ротора при d = 0,3 мм).

На рис. 8 показаны зависимости относительной

амплитуды колебаний Ā = А /Аl = 5 мм от относительной

час тоты вращения ротора w̄ = w /w0l = 5 мм для уплот не -

ний различной длины l (Аl = 5 мм и w0l = 5 мм – амп литуда

колебаний центра ротора и критическая час тота

вращения ротора при l = 5 мм).

Рис. 5. Зависимость Ā от w̄ при изменении 
плотности рабочего тела 

(Dр = 10 МПа; R = 45 мм; l = 10 мм; d = 0,15 мм):
1 – воздух; 2 – жидкий водород; 3 – жидкий метан;

4 – керосин; 5 – жидкий кислород

Рис. 6. Зависимость Ā от w̄ при изменении перепада давления Dp на уплотнении (R = 45 мм; l = 10 мм; d = 0,15 мм) 
для различных рабочих тел:

а – жидкий кислород; б – керосин; в – жидкий метан; г – жидкий водород; 
1 – Dр = 0,01 МПа; 2 – Dр = 5 МПа; 3 – Dр = 10 МПа; 4 – Dр = 15 МПа; 5 – Dр = 20 МПа; 6 – Dр = 25 МПа
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Рис. 7. Зависимость Ā от w̄ при изменении 
радиального уплотнительного зазора d для различных

рабочих тел (Dр = 10 МПа; R = 45 мм; l = 10 мм):
а – жидкий кислород; б – жидкий метан; 

в – жидкий водород; 1 – d = 0,3 мм; 2 – d = 0,2 мм;
3 – d = 0,15 мм; 4 – d = 0,1 мм; 5 – d = 0,05 мм

Рис. 8. Зависимость Ā от w̄ при изменении 
длины уплотнения l для различных рабочих тел

(Dр = 10 МПа; R = 45 мм; d = 0,15 мм):
а – жидкий кислород; б – жидкий метан; 

в – жидкий водород; 1 – l = 5 мм; 2 – l = 7,5 мм;
3 – l = 10 мм; 4 – l = 12,5 мм; 5 – l = 15 мм 
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Из графических зависимостей, представленных

на рис. 5 – рис. 8, можно сделать следующие выводы.

1. Изменение параметров уплотнения ведет

к существенному изменению дина мических харак -

теристик ротора.

2. Факторами, способствующими снижению амп -

литуд колебаний ротора, в том числе при прохождении

резонансов (критичес ких частот вращения), являются:

увеличение плотности рабочего тела, увеличение пере -

пада давления на уплотнении, увеличение осевой длины

уплотнения, уменьшение радиального уплотни тель -

ного зазора.

3. Указанные выше факторы ведут также к измене -

нию величины критической частоты вращения ротора:

увеличение плотности рабочего тела – к ее снижению;

увеличение перепада давления, увеличение длины

уплотнения и уменьшение уплот нительного зазора –

к ее увеличению.

Отметим важность учета влияния плотности рабо -

чего тела на величину максимальной амплитуды коле-

баний ротора. Полученные результаты позволяют сде -

лать вывод о том, что при низкой плотности рабочего

тела влияние остальных параметров уплотнения (пере -

пада давления, радиального зазора и длины уплот нения)

на амплитуду колебаний сказывается в меньшей

степени, чем для рабочего тела с высокой плотностью.

Учет влияния рассмотренных пара метров уплот не-

ний имеет большое практическое значение, поскольку,

как правило, автономные и конт рольные испытания

насосов и турбин высокооборотных турбо машин в про-

цессе их отработки и товарных поставок произ водятся

на модельных рабочих телах, например воздухе или

воде. При эксплуатации на штатных рабо чих телах –

жидкостях и газах, имеющих отличную от модельных

тел плотность, необходимо проведение допол нитель -

ных исследований по подтверждению устойчивости

ротора вблизи резонанса.

Следует отметить, что проведенное исследова -

ние носит теоретический характер и рассмотрено

примени тельно к модельному ротору, содержащему

двухопорный невесомый вал с межопорным несбалан -

сиро ванным диском и уплотнением на наружном диа-

метре диска. Для каждой конкретной конст рук ции

должен быть проведен аналогичный цикл расчетных

и экспе риментальных исследований, направ лен ных

на изучение динамических характеристик ротора

с учетом влияния на них системы «ротор – опоры –

уплотнения».

Заключение

По результатам расчетного исследо вания показано

существенное влияние параметров уплотнений про -

точной части на динамические харак теристики рото-

ров высокооборотных турбомашин. Продемонстри -

ровано, что увеличение плотности рабочего тела,

пере пада давления на уплотнении, осевой длины уплот-

нения и уменьшение радиального уплотни тель ного

зазора ведут к снижению амплитуды колебаний ротора

при прохож де нии резонанса.

При этом увеличение плотности рабочего тела и

величины уплотнительного зазора ведет к снижению

крити ческой частоты вращения ротора по сравнению

с критической частотой вращения ротора, опреде лен -

ной без учета уплотнений, а увеличение перепада

давления и длины уплотнения – к увеличению крити -

ческой час тоты вращения. Особенно силь ного влияния

параметров уплотнений на динамические характе -

ристики роторов следует ожидать в турбо ма шинах,

в состав которых входят уплотнения с перепадом

давления более 20 МПа.

Представленные в статье материалы являются

методи ческими и направлены на то, чтобы показать,

что следует учитывать при соз дании высокооборотных

роторов. Для более полного и точного анализа влияния

уплот нений на динамические характеристики высоко -

оборотных роторов, особенно закритических, необхо-

димо проведение дальнейших теоретических и экспе -

ри мен тальных исследований как в составе насосов и

турбин, так и на специальных установках.
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