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Анотація. Гідродинамічні сили в шпаринних ущільненнях відцентрових насосів створюють істотний вплив на віб-

раційну активність ротора в цілому. Теоретичні й експериментальні дослідження різних авторів дозволили встановити 
структуру гідродинамічних сил і визначити величину коефіцієнтів радіальних сил. На спеціально створених лабораторних 
дослідних установках були отримані кількісні навантажувальні характеристики ротора в шпариннім ущільненні при різних 
перепадах тиску й значних кутах перекосу вісі ротора щодо вісі ущільнення. Також були проведені статичні експерименти 
із шпаринними ущільненнями різної довжини при сталому перепаді тиску рідини й фіксованому куті перекосу вісі ротора 
щодо вісі шпаринного ущільнення. Заданий кут перекосу отримувався внаслідок дії на ротор різних за величиною зовнішніх 
сил. Згідно теоретично отриманих формул були побудовані залежності коефіцієнта кутової жорсткості шпаринного ущі-
льнення від перепаду тиску та довжини шпаринного ущільнення. Порівняння теоретичних та дослідно – розрахункових 
залежностей вказує на їхній гарний кількісний збіг. 
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Постановка проблеми в загальному вигляді. Від-

центрові насоси знайшли широке застосування в різних галу-
зях господарства від атомної енергетики до сільськогоспо-
дарських виробництв і комунальних підприємств. За статис-
тичним даними, саме гідромеханічна система “ротор – шпа-
ринне ущільнення” створює понад 70 % усіх аварій відцент-
рових насосів (злам ротора, зачіпання його за статорні втулки 
шпаринних ущільнень, ушкодження втулок ущільнень, зношу-
вання останніх і т.п.) [1]. Гідродинамічні сили в зазорах безко-
нтактних ущільнень можуть створювати втрату динамічної 
стійкості й руйнівні для насосів автоколивання ротора. І ці ж 
сили можуть стабілізувати ротор, суттєво знизивши його віб-
раційну активність. Саме гідромеханічна система “ротор – 
шпаринне ущільнення” впливає на працездатність усього від-
центрового насоса [2, 3]. 

Аналіз останніх досягнень і публікацій. Фундамен-
тальне відображення методології розрахунку гідродинаміч-
них параметрів безконтактних ущільнень одержало в роботах 
професора В. А. Марцинковського [2, 3, 4, 5]. Були отримані 
аналітичні линеаризовані вирази коефіцієнтів радіальних сил 
у шпариннім ущільненні для ламінарної й турбулентної течії 
в’язкої нестисненої рідини в короткій кільцевій шпарині (l < r, 
тобто довжина шпарини менше її радіуса) з врахуванням ко-
нусності зазору й перекосу вісей роторної й статорної втулок 
ущільнення. Внаслідок перекосу вісей змінюється сумарний 
ексцентриситет ротора, що враховується добавками до раді-
альних сил через додаткові коефіцієнти. Також було вказано 
на те, що дія циркуляційної сили може привести до втрати 
ротором динамічної стійкості, що супроводжується автоколи-
ваннями зі значною амплітудою. 

Теоретичні й експериментальні результати дослі-
джень радіальних сил у випадку турбулентної течії рідини в 
коротких шпаринних ущільненнях відображені в роботах А. 
М. Гулого [6], І. М. Бєди [7]. Отримані цими вченими вирази 
для коефіцієнтів радіальних гідродинамічних сил у шпарин-
них ущільненнях дають результати досить близькі до розра-

хунків по теоретичних залежностях, які були отримано в ро-
боті [8]. 

Формулювання цілей статті (постановка за-
вдання). У даній роботі поставлене завдання дослідно – ро-
зрахунковим шляхом одержати кількісні значення коефіціє-
нта кутової жорсткості шпаринного ущільнення для різних ве-
личин перепаду тиску на ущільненні. Також одержати залеж-
ність коефіцієнта кутової жорсткості від довжини ущільнення. 
Провести співставлення результати розрахунків згідно теоре-
тично отриманих виразів для коефіцієнта кутової жорсткості 
з результатами вимірів на спеціально створених дослідних 
установках. 

Виклад основного матеріалу дослідження. З ура-
хуванням загального підходу Марцинковського В. А. автором 
даного дослідження були отримані вирази для проекцій гід-
родинамічної сили на вісі нерухомої системи координат, як 
функції ексцентриситету ротора і його кутових переміщень. 
Вирази для проекцій сил представлені в компактній матрич-
ній формі [8]: 
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де радіальні й кутові (зі штрихом зверху) коефіцієнти сил: 
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, , , , , , 0,5 , 0,5b m b m g m g m q b q b∗ ∗ ∗ ∗= = = ⋅ = ⋅  - коефіці-

єнти наведені в роботі [8], 
( )0 1 2 0/ 2l hξ = ξ − ξ + λ ; 1 1 0/α = ξ ξ ; 2 2 0/α = ξ ξ . 

Коефіцієнт К в виразах сил дозволяє враховувати 
(К=1) або не враховувати (К=0) інерційні ефекти рідини в шпа-
риннім ущільненні. 

При перекосах і кутових коливаннях ротора в шпарин-
нім ущільненні виникають кутові складові гідродинамічної 
сили. Їх походження пов'язане з деформацією епюри тиску в 
ущільненні, обумовлену кутовими переміщеннями вала в 
шпариннім ущільненні. Такий поділ гідродинамічної сили на 

кутові й залежні від ексцентриситету складові можливо, оскі-
льки вони є функціями незалежних параметрів – ексцентри-
ситету й кутів перекосу ротора в ущільненні. Оскільки епюри 
тиску вздовж вісі шпаринного ущільнення для всіх складових 
гідродинамічних сил змінюються або по лінійному, або за па-
раболічному законам [4, 6], то перенос рівнодіючих у сере-
динний перетин шпаринного ущільнення породжує моменти 
сил щодо вісей x і y, що проходять через центр цього пере-
тину. В роботі [9] були отримані вирази для моментів пружної, 
демпфуючої й циркуляційної сил, породжених як ексцентри-
ситетом, так і перекосом вісі ротора в шпариннім ущільненні. 
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де , , ,е υ ν νυα α β β  – коефіцієнти наведені в роботі [9]. 
З отриманих аналітичних виразів (1) і (2) особливу 

увагу привертає коефіцієнт кутової жорсткості SK . Саме ку-
товою жорсткістю шпаринного ущільнення задається власна 
частота кутових коливань ротора в ущільненнях. 

З метою практичного визначення коефіцієнта кутової 
жорсткості шпаринного ущільнення був створений експери-
ментальний стенд. Основою експериментального стенда 
була дослідна головка, яка дозволила провести статичні ви-
пробування ротора в шпаринних ущільненнях (рис. 1). 

 

 
Рис. 1 – Схема гідравлічної головки длястатичних випробу-

вань шпаринного ущільнення: 
1 – шпаринне ущільнення, 2 – вал, 3 – гідравлічний корпус, 
4 – підп'ятник вала, 5 – кільцева опора вала, 6 – пропускні 

отвори, 7 – блок, 8 – тросик, 9 – вантаж,  
10 – датчик переміщення. 

 
На експериментальній головці мал. 1 були зроблені 

непрямі виміри коефіцієнта кутової жорсткості шпаринного 
ущільнення відповідно до силової схеми навантаження вала 
(рис. 2). 

 

 
Рис. 2 – Силова схема навантаження вала: 

1 – вантаж масою М, 2 – вал, 3 – датчик переміщення. 
 
Пружна гідростатична сила в шпариннім ущільненні 

виникала як реакція рідинного шару в шпариннім ущільненні 
на статичне навантаження вала при його кутовому перемі-
щенні внаслідок малого повороту навколо центру О. Таро-
ване навантаження досягалося за допомогою вантажу 1, 
сила ваги якого через тросик прикладалася до вала 2. Пере-
міщення вала h∆ , яке в цьому випадку характеризує реакцію 
рідинного шару шпаринного ущільнення довжиною l на зовні-
шню силу F, вимірялося датчиком переміщення 3. Теоретичні 
й експериментальні дослідження [6, 7, 8] по визначенню кое-
фіцієнта радіальної гідростатичної жорсткості шпаринного 
ущільнення дають досить подібні між собою результати. Це 
дозволяє використовувати коефіцієнт радіальної гідростати-
чної жорсткості як розрахункову константу при визначенні ко-
ефіцієнта кутової жосткості шпаринного ущільнення. 

Коефіцієнт кутової жорсткості отримувався дослідно – 
розрахунковим шляхом, виходячи з умови рівноваги вала під 
дією моментів сил щодо центру повороту – центру О (рис. 2): 

  (3) 

де F – сила зовнішнього навантаження; 
Fe - рівнодіюча сила радіальної жорсткості шпаринного 

,0=⋅+⋅+⋅− ее lFlFLF νν
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ущільнення; 
Fv – рівнодіюча сила кутової жорсткості шпаринного ущі-

льнення; 
le – плече радіальної сили Fe щодо центру О; 
lv – плече кутової сили Fv щодо центру О. 

Геометричні розміри шпаринного ущільнення (рис. 1): 

 радіус ущільнення: r = 30 мм = 3∙10-2 м; 
 довжина ущільнення: l = 20 мм = 2∙10-2 м; (4) 
 радіальний зазор: h0  = 0,2 мм = 2,0∙10-4 м. 

Гідравлічні коефіцієнти з формул (3) за даними ро-
боти [6] мають значення: 

  (5) 

Плече L сили зовнішнього навантаженя F (рис. 2): 

  (6) 

Теоретичні викладки роботи [4] дозволяють прийняти 
центри прикладання сил Fe і  Fv на таких відстанях від вхідної 
частини шпаринного ущільнення довжиною l (рис. 2): 

 Fe на відстані 1
3

l , Fv на відстані 5
12

l . (7) 

З урахуванням формули (7), рис. 1 і рис. 2, маємо ви-
рази для OOc, le, lv: 

 1 1 5, , .
2 3 12c еOO r l l r l l r lν= + = + = +  (8) 

З урахуванням виразів (4) одержуємо числові зна-
чення для OOc, le, lv: 

  (9) 

При малому повороті навколо центру О верхній кінець 
вала переміщається на Δh із плечем повороту L, а центр шпа-
ринного ущільнення Ос із плечем повороту ООс переміщу-
ється на величину радіального ексцентриситету ес. При 
цьому маємо вирази для ес: 

 c c
he OO

L
∆

= ⋅   (10) 

Кут повороту вісі вала визначається виразом: 

 hv
L
∆

= . (11) 

Величини сил Fe і Fv залежать від ексцентриситету й 
кута повороту вісі вала, а також від радіальної й кутової жор-
сткості шпаринного ущільнення з формул (3): 

 e s cF K e= ⋅ , svF K v= ⋅  (12) 

З рівняння (5) з урахуванням виразів (10), (11), (12) 
одержуємо вираз для sK : 

 2 1 1( ) .s s c еK F L h l K OO l lν ν
− −= ⋅ ⋅ ∆ ⋅ − ⋅ ⋅ ⋅  (13) 

Вираз для sK з формул (3) з урахуванням геометрич-
них і гідравлічних даних (4), (5) зручно представити у вигляді: 

 0,857sK P= ⋅∆ ,  (14) 

де ΔP - перепад тиску на шпариннім ущільненні в 
[МПа] = 106 Па. 

Тепер перетворимо вираз (13) з урахуванням (9) і (14) 
до вигляду: 

 4(11,1 3,4 ) 10 ,s
FK P
h

 = ⋅ − ⋅∆ ⋅ ∆ 
 (15) 

де F – сила зовнішнього навантаження в [Н]; 
Δh – переміщення кінця вала в [мкм] = 10-6 м; 
ΔP – перепад тиску на шпариннім ущільненні в [МПа] = 

106 Па. 

Відношення F
h∆

 визначається за рис. 3 для кожної 

експериментальної навантажувальної лінії при даному пере-
паді тиску на шпариннім ущільненні. 

 
Рис. 3 – Характеристики навантаження вала 

 
Зручно представити вираз для sK  з формул (3) з ура-

хуванням формул (6), (7) у вигляді: 

 26,06 10sK P−= ⋅ ⋅∆  (16) 

де ΔP – перепад тиску на шпариннім ущільненні в 
[МПа] = 106 Па. 

Розрахункові по формулі (16) та дослідно- розрахун-
кові значення коефіцієнта кутової жорсткості sK  шпаринного 
ущільнення по формулі (15) для різних перепадів тиску ΔP, 
зведено в таблицю 1. 

Вигляд побудов по рис. 4 демонструє задовільний збіг 
дослідно – розрахункових даних з теоретичною прямою. 

З метою перевірки впливу довжини гладкого шпарин-
ного ущільнення на величину коефіцієнта кутової жорсткості 

sK  ущільнення були отримані експериментальні точки сило-
вого навантаження вала 2 (рис. 1, 2) при фіксованому зна-
ченні перепаду тиску на шпариннім ущільненні: ΔP = 0,5 106 
Па.  

 

.04,0;05,0;1,1 21 === λξξ

.105,615 2 мммlrL −⋅=++=

.108,3,107,3,104 222 мlмlмOO еc
−−− ⋅=⋅=⋅= ν
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Таблиця 1. 

610Р −∆ × , 
Па 

,  F Н
h мкм

 
410sK −× , Н 

розрахунок (15) 
410sK −× , Н 

теорія (16) 
0,1 0,105 0,83 0,606 
0,2 0,174 1,25 1,21 
0,3 0,25 1,8 1,82 
0,4 0,3 2,0 2,42 
0,5 0,43 3,07 3,03 
0,6 0,53 3,84 3,64 
0,7 0,64 4,7 4,24 
0,8 0,74 6,2 4,85 
1,0 1,0 7,7 6,06 

1,25 1,27 9,85 7,58 
 
Сталий перекіс втулки вала 2 у шпариннім ущільненні 

задавався зміщенням Δh = 100 мкм = 10-4 м. (рис. 1, 2), що 
забезпечувалося встановленням необхідної величини сили 
зовнішнього навантаження F за рахунок різної величини маси 
M вантажу 1. Довжина l шпаринного ущільнення змінювалася 
через кожні 5 мм. 

За даними таблиці 1 маємо залежності коефіцієнта ку-
тової жорсткості від перепаду тиску на шпариннім ущільненні 
(рис. 4). 

Для розрахунку величини коефіцієнта кутової жорст-
кості sK  при відомій експериментальній величині сили F і до-
вжині шпаринного ущільнення l використовувалася формула 
(15), у яку входили величини для OOc, le і lv з формул (10), а 
також sK  з формул (3). 

 
Рис. 4. Залежність коефіцієнта кутової жорсткості шпарин-

ного ущільнення від перепаду тиску 
+ +  - експериментально-розрахункові точки по формулі (15), 

------- - теоретична розрахункова пряма по формулі (16) 
 
Отримані теоретично – розрахункові, експеримента-

льні й дослідно - розрахункові дані зведено в таблицю 2. 
 
Таблиця 2. 

310l × ,  
м 

310cOO × , 
м 

310el × ,  
м 

310vl × , 
м 

310sK ×
Н/м 

F, Н 410sK −× , Н 
розрахунок (13) 

410sK −× , Н 
теорія (3) 

10 35 33,3 34,2 2,91 14 0,74 0,94 
15 37,5 35 36,3 3,72 25 1,63 1,86 
20 40 36,6 38,3 4,25 45 3,3 3,03 
25 42,5 38,3 40,4 4,63 66 5,0 4,6 
30 45 40 42,5 4,92 88 6,8 6,4 
 
За даними таблиці 2 маємо залежність коефіцієнта ку-

тової жорсткості від довжини шпаринного ущільнення при 
сталому перепаді тиску на ущільненні (рис. 5). 

 
Рис. 5. Залежність коефіцієнта кутової жорсткості 

від довжини шпаринного ущільнення 
+ + - експериментально-розрахункові точки по формулі (13), 

----------- - розрахункова крива по формулах (3) 

 
Вигляд побудов по рис. 5 демонструє задовільний збіг 

дослідно – розрахункових точок з теоретичною кривою. 
Висновки з даного дослідження. 
Внаслідок обробки отриманих дослідно – розрахунко-

вим шляхом даних по визначенню коефіцієнта кутової жорс-
ткості шпаринного ущільнення була встановлена задовільна 
відповідність між теоретичною й дослідно – розрахунковою 
залежностями для даного параметра шпаринного ущіль-
нення як функції перепаду тиску на ущільненні. Також був 
отриманий задовільний збіг для теоретичної й дослідно – ро-
зрахункової залежностей коефіцієнта кутової жорсткості шпа-
ринного ущільнення від довжини ущільнення. Отримані ре-
зультати дозволяють використовувати теоретичні залежності 
коефіцієнта кутової жорсткості шпаринного ущільнення в ін-
женерних розрахунках. 
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Gorovoi S. A., Sumy National Agrarian University (Ukraine) 
Experimental - calculated determination results angular rigidity of slot seal 
Summary. Hydrodynamic forces in throat seals of centrifugal pumps have a significant effect on the vibrational activity of the 

rotor as a whole. Theoretical and experimental studies of various authors made it possible to establish the structure of hydrodynamic 
forces and determine the values of the coefficients of radial forces. On a specially created laboratory experimental setup, quantitative 
loading characteristics of the rotor in a slotted seal were obtained at various pressure drops and large angles of misalignment of the 
rotor axis relative to the seal axis. Also, static experiments were carried out with slot seals of different lengths at a constant fluid 
pressure drop and a fixed angle of misalignment of the rotor axis relative to the axis of the wear seal. The specified skew angle was 
obtained due to the action on the rotor of various external forces in magnitude. According to the theoretically obtained formulas, the 
dependences of the angular stiffness coefficient of the throat seal on the pressure drop and the length of the throat seal were plotted. 
Comparison of theoretical and experimental - calculated dependences indicates their good quantitative agreement. 

Keywords. Centrifugal pump, pump rotor, throat seal, fluid flow rate, fluid pressure, rotor eccentricity, rotor tilt angles, hydro-
dynamic forces. 
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