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ВИЗНАЧЕННЯ ГЕРМЕТИЧНОСТІ ТОРЦЕВОГО УЩІЛЬНЕННЯ ЛАБІРИНТНО-ГВИНТОВОГО 

НАСОСА ПРИ ГАРМОНІЧНИХ ВИМУШЕНИХ КОЛИВАННЯХ КОРПУСА 

Розглянуто вимушені коливання і герметичність ущільнення лабіринтно-гвинтового насоса в лінійній постановці задачі при дії подовжніх і 

поперечних вібраційних навантаженнях. Отримані співвідношення для визначення межі віброгерметичності цього ущільнення, а саме 
залежність мінімального вібронавантаження, при якому відбувається порушення герметичності ущільнення, від частоти вібрації. 

Встановлено вплив амплітуди і частоти вібрацій корпусу лабіринтно-гвинтового насоса на стійкість його торцевого ущільнення. Отримані 

результати можуть бути використані для встановлення герметичності торцевих ущільнень інших гідравлічних пристроїв. 

Ключові слова: торцеве ущільнення, лабіринтно-гвинтовий насос, вібраційні навантаження, герметичність, жорсткість пружини. 

Рассмотрены вынужденные колебания и герметичность уплотнения лабиринтно-винтового насоса в линейной постановке задачи при 

действии продольных и поперечных вибрационных нагрузках. Получены соотношения для определения предела виброгерметичности этого 
уплотнения, а именно зависимость минимального вибронагружения, при котором происходит нарушение герметичности уплотнения, от 

частоты вибрации. Установлено влияние амплитуды и частоты вибраций корпуса лабиринтно-винтового насоса на устойчивость его 

торцевого уплотнения. Полученные результаты могут быть использованы для установления герметичности торцевых уплотнений других 

гидравлических устройств. 

Ключевые слова: торцевое уплотнение, лабиринтно-винтовой насос, вибрационные нагрузки, герметичность, жесткость пружины. 

The forced oscillations and tightness of the sealing of the labyrinth-screw pump are considered in the linear formulation of the problem under the 
action of longitudinal and transverse vibrational loads. The relationships obtained are used to determine the vibration tightness limit of this seal, 

namely the dependence of the minimum vibration load, at which seal failure occurs, on the frequency of vibration. The influence of amplitude and 

frequency of vibrations of the labyrinth-screw pump body on the stability of its torzeve seal is established. The results obtained can be used to 
determine the tightness of the torzeve seals of other hydraulic devices. 

Keywords: torzeve seal, labyrinth-screw pump, vibration loads, tightness, spring stiffness. 

Вступ. Сучасний рівень і подальший розвиток 

техніки нерозривно пов’язані з інтенсифікацією 

роботи гідравлічних систем та агрегатів, підвищенням 

їх робочих характеристик, енергозбереженням. 

Лабіринтно-гвинтові насоси (ЛГН) знайшли широке 

застосування в гідравлічних системах для 

перекачування неоднорідних та агресивних 

середовищ, газорідинних емульсій. Вони дозволяють 

отримувати великі напори при малих подачах, 

працювати на агресивних рідинах з малою в’язкістю, 

що особливо вигідно порівняно з відцентровими 

насосами. Крім того, такі насоси значно простіші у 

виготовленні ніж вихрові та завдяки відсутності 

механічного тертя деталей більш надійніші. Значною 

мірою технічний рівень ЛГН визначається його 

торцевими ущільненнями які працюють в 

несприятливих умовах оточуючого середовища та 

повинні забезпечити їх стійку роботу при вимушених 

коливаннях корпуса насоса. 

Аналіз літературних джерел. Питанням 

проектування торцевих ущільнень присвячено 

достатня кількість наукових робіт. Так у роботі [1] 

наведено схеми торцевих ущільнень, описано 

особливості їх роботи. У роботі [2] наведена 

класифікація ущільнень для з’єднань пристроїв з 

обертовим рухом. Приведені залежності для 

визначення їх геометричних розмірів. Розглянуто 

тертя в них. Найбільш повно торцеві ущільнення 

розглянуто у довіднику [3] та роботі [4] де крім 

класифікації та конструкцій торцевих ущільнень 

докладно розглянуто фізичні процеси, що 

відбуваються в них, вплив конструктивних та 

режимних параметрів на їх характеристики. 

Визначено контактний тиск в ущільненні, витоки в 

ньому. Наведено основи теорії розрахунку контактних 

ущільнень. А саме: визначено силові і гідродинамічні 

характеристики пари тертя; розглянуті сили тертя та 

теплоти яка виділяється в парі тертя; проведено 

оцінювання взаємодії елементів конструкції 

ущільнення, силових, температурних деформацій та 

нерівномірність розподілення температури в парі 

тертя, встановлення надійності. Однак в цих роботах 

не розглядаються торцеві ущільнення при дії 

гармонічних вимушених коливань. В роботі [5] 

наведено аналіз впливу шпарових (лабіринтних) 

ущільнень на вібраційні характеристики 

взаємозв΄язаних радіально-кутових та радіально-

осьових коливань динамічної системи ротор-

ущільнення-зрівноважувальний пристрій відцентрової 

машини. Запропоновані методи статичного та 

динамічного розрахунків, принципи конструювання і 

конструкції вібростійких ущільнень і систем 

автоматичного зрівноважування осьових сил. Однак в 

цій роботі не розглядаються торцеві ущільнення. В 

проаналізованих нами літературних джерелах не 

виявлено робіт в яких розглядається робота торцевих 

ущільнень при дії гармонічних вимушених коливань. 

Таким чином можна констатувати важливу науково-

практичну задачу визначення межі 

віброгерметичності торцевого ущільнення, вплив 

амплітуди і частоти вібрацій на його стійкість. 

Герметичність торцевого ущільнення ЛГН 

при гармонічних вимушених коливаннях корпуса. 
Розглядались явища, які виникають в торцевому 

ущільненні в процесі його роботи в ЛГН у 

свердловині, а також у процесі його випробування на 

вібростійкість при стаціонарних і нестаціонарних 

коливаннях. Наявність в торцевому ущільненні 
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пружних елементів (пружин, сильфонів) призводить 

до того, що при вимушених коливаннях валу, 

обумовлених нерівномірністю обертання ротора 

електродвигуна і нестаціонарними гідродинамічними 

процесами, що відбуваються при обтіканні його 

робочою рідиною (РР), можливо значне коливання 

складових його частин (ущільнюючих кілець, пружин, 

опірних кілець тощо), особливо на частотах, близьких 

до власних частот пружно-рухомої системи. Таким 

чином, за певних умов може відбутися відрив одного 

від іншого ущільнюючих кілець, і як наслідок, його 

розгерметизація. 

Приймали, що в розглянутому діапазоні 

характеристики рухомих елементів ущільнення 

лінійні, використовували принцип суперпозиції, тобто 

вважали, що вал нерухомий, а коливається корпус. 

Розрахункову схему торцевого ущільнення ЛГН 

представляли у вигляді системи яка складається з 

рухомого ущільнюючого кільця 2, що має можливість 

переміщуватись вздовж вала 5 і знаходиться між 

двома пружинами: механічною 1, з жорсткістю спр, та 

рідинною, утвореною шаром рідини, що знаходиться 

між двома ущільнюючими кільцями рухомим 2 і 

нерухомим 6, с жорсткістю ср пр, рис. 1.  

При розрахунках приймали, що: кутовий перекіс 

поверхонь ущільнювачів малий; кутові переміщення 

кілець ущільнювачів не впливають на його осьові 

переміщення; торцеве биття обертового кільця 

ущільнювача відсутнє; корпус насоса здійснює осьові 

вимушені коливання, які передаються на кільце 

ущільнювача жорстко зв’язаного з ним. 

 

Рис. 1 – Розрахункова схема торцевого ущільнення: 

1 – механічна пружина; 2 – рухоме кільце; 3 – ущільнювач; 

 4 – кільце ущільнювача; 5 – вал; 6 – нерухоме кільце 

Вважали, що корпус ЛГН здійснює періодичні 

коливання за законом 

   taty коркоркор ωcos ,  (1) 

де корa  і корω  – відповідно амплітуда і частота 

коливання корпуса. 

Обирали нерухому систему координат оху і 

рухому систему, зв’язану з корпусом пристрою, O1x, 

як це показано на рис. 1. Тоді 

     tytxty кор ,   (2) 

де  ty  – координата ущільнюючого кільця в 

нерухомій системі координат; 

 tx  – координата ущільнюючого кільця відносно 

корпуса. 

Рівняння руху ущільнюючого кільця для цього 

випадку має вигляд: 

          tFtFxtxcctym p гд0пррпр
 , (3) 

де m – маса рухомого кільця  з приведеної  до  нього 

маси всіх рухомих елементів; 

 tFгд  и  tF p  – відповідно сила гідродинамічного 

опору, викликана переміщенням (обтіканням) 

рухомого ущільнюючого кільця РР та сила, що діє на 

це кільце, обумовлена перепадом тиску.  

Сила гідродинамічного опору може бути 

розрахована за відомою залежністю 

 
2

2

0дгд

v
ACtF  ,   (4) 

де дC  – коефіцієнт опору тиску, лобового опору, який 

залежить від форми тіла, що обтікається і числа 

Рейнольдса, для пластини круглої форми, 11,1д C ; 

0A  – площа мідієвого перерізу, тобто площа 

проекції тіла А на площину нормалі вектора 

швидкості 0v . 

Позначали     0xtxtx   і використовували 

принцип суперпозиції, тоді рівняння (4) прийме вид 

   txCtF  гдгд ,  (5) 

де 
 

2
0дгд

tx
ACC


 .        (6) 

Сила, що діє на рухоме кільце, обумовлена 

перепадом тиску, враховується в рівнянні (3) 

фіктивною масою mф 

gmpAF p фвск  , 

та    
g

pA
m вск

ф          (7) 

де кA  і  tpвс  – відповідно ефективна площа 

ущільнюючого кільця 2 і зміна тиску в камері ЛГН, в 

якій встановлено торцеве ущільнення. 

Маса рухомого ущільнюючого кільця 2 дорівнює 

приведеній масі всіх рухомих елементів торцевого 

ущільнення і, у загальному випадку, розраховується за 

залежністю  

ррпрук
3

1
mmmm  ,  (8) 
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де укm  і прm  – відповідно маси ущільнюючого кільця 

і пружини;  

ррm  – приведена до ущільнюючого кільця маса 

РР, що знаходиться в камері, в якій встановлено 

ущільнююче кільце, розрахована з умови рівності 

кінетичної енергії [6] 

 2к

2

нк
рр

ρ

txA

ql
m


 ,    (9) 

де кl  – довжина камери в якій встановлено торцеве 

ущільнення.  

Сумарна маса рухомого кільця 

фmmm  .    (10) 

За результатами попередніх розрахунків 

приведеної до ущільнюючого кільця маси РР ррm , 

встановлено, що нею можна знехтувати, причому 

похибка не перевищить 1 %.  

Жорсткість механічної пружини розраховується 

за залежністю [7] 

пр

3

пр

пр

4

прпр

пр
8 nD

hdG
c  ,   (11) 

де прG  – модуль зсуву метала, з якого виготовлена 

пружина; 

прd  и прD  – відповідно діаметр дроту та середній 

діаметр вітка пружини; 

прh  – висота стиснутої пружини; 

прn  – кількість робочих витків пружини. 

Формула (11) справедлива при 3...2пр n  [7], що 

для торцевого ущільнення виконується. У разі 

використання в конструкції ущільнення як пружного 

елементу пружини і сильфона, жорсткість спр 

визначається як їх сумарна жорсткість. 

Жорсткість рідинної пружини визначається за 

залежністю [8] 

 

0

к
прр

l

pEА
с  ,   (12) 

де кА  – площа контакту ущільнюючих кілець 2 и 6; 

0l  – максимальна висота шару РР між 

ущільнюючими кільцями 2 та 6. 

У торцевих ущільненнях пари тертя в статиці 

являють собою дві шорсткі поверхні (зазвичай 

16,0...08,0Rа  мкм), контактують виступами 

мікронерівностей. Інший простір, утворений 

западинами мікронерівностей, заповнений робочим 

середовищем [3]. За даними наведеними в роботі [3] 

зазори в працюючих торцевих ущільнень різні і для 

звичайних для пар тертя складають 0,5 … 2 мкм. 

Таким чином, максимальна висота шару рідини між 

ущільнюючими кільцями 2 та 6 – 0l  знаходиться в 

цьому проміжку.  

Для знаходження модуля пружності РР в функції 

від тиску  pE , необхідно знайти контактний тиск 

який розраховували за залежністю [3] 

 
  4

123

2

1у

2

у

2

в

2

у1уу

2

1у0трпр

к

dd

dddddpFF
p




 ,(13) 

де прF  – сила пружини; 

трF  – сила тертя ущільнюючого кільця 2; 

0p  – тиск РР в проточній частині ЛГН, де 

встановлене торцеве ущільнення; 

dв, dу, dу1 – діаметри валу і контактної поверхні 

(див. рис. 1). 

Сила пружини  

0прпрпр хсF  ,  (14) 

де 0прх  – попереднє стискання пружини. 

Силу тертя розраховували згідно залежності [9] 

  0приптртр  xFtF  ,      (15) 

    0приsignvтртр  xxtFtF   

де птрF  і  tF vтр  – відповідно сила тертя при 

знаходженні рухомого елемента в стані спокою та при 

його русі; x  і x  – відповідно переміщення і 

швидкість переміщення ущільнюючого кільця 2; 

t  – час; 

xsign  – функція Кронекера від x  










0 при1

0 при0
  sign

x

x
x






. 

Модуль пружності рідини залежно від тиску 

визначається за формулою з роботи [10]. Вводили 

наступні позначення:  

прпрр ccc  ;       0xtxtx  ;   2

коркорωaa  . 

З урахуванням яких рівняння (1) та рівняння руху 

ущільнюючого кільця (3) можна записати у вигляді:  

       tatxtxtx кор0 ωcosωβ2   , (17) 

де 2

коркор aa  – вимушене перевантаження, що діє 

на корпус ЛГН; 

mk 2β тр  – коефіцієнт демпфірування; 

mc0ω  – частота, з якою система здійснює 

вільні коливання при відсутності втрат. 

Рівняння (17) збігається з диференціальним 

рівнянням, що описує малі вимушені коливання 

системи, рішення якого відповідає усталеним 

коливанням та має вигляд [11] 

    tatx корку ωcos ,  (18) 

де          

  2

кор

222

кор

2

0

ку

ωβ4ωω 


a

a ;                  (19) 
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2

кор

2

0

кор

ωω

βω2


 arctg .   (20) 

З рівнянь (18)–(20) витікає, що вимушені малі 

коливання є гармонійними коливаннями з частотою 

корω . Амплітуда коливань куa  пропорційна амплітуді 

корa  і є функцією частоти  коркуку ωaa  . Вимушені 

коливання торцевого ущільнення відстають по фазі 

від вимушених коливань корпуса ЛГН на величину  , 

яка також є функцією частоти корω , тобто  корω .  

При відсутності вібрації рівняння рівноваги сил, 

що діють на ущільнююче кільце, має вигляд: 

002прркпунку0пр  xcpApAmgF , (21) 

де 0прF  – сила підтискання пружини; 

куA  – площа ущільнюючого кільця, на яку діє 

тиск в проточній камері ЛГН; 

пуA  – площа ущільнюючої поверхні; 

02x  – підтискання пари рухливе ущільнююче 

кільце - нерухоме ущільнююче кільце. 

З рівняння (21) знаходили 

прр

кпунку0пр

02
c

pApAmgF
x


 .     (22) 

Величина питомого тиску в ущільнюючій парі 

ущільнюючий шар – метал ущільнюючого кільця 

пу

пр02~

A

cx
p  .  (23) 

Очевидно, що при деякій величині питомого 

тиску порушується герметичність торцевого 

ущільнення ЛГН. Необхідна величина питомого 

тиску, при якій торцеве ущільнення буде герметично, 

залежить від багатьох параметрів. Проте 

визначальними параметрами є характеристики 

ущільнюючого шару (рапід) і металу, з якого 

виготовлено ущільнююче кільце, ширина 

ущільнюючого шару, а також рівень тиску в камері 

ЛГН, де встановлено ущільнення. 

З залежності (23), підставляючи в якості 

питомого тиску його мінімальну величину min
~p , 

знаходили величину підтискання, при якій 

починаються витоки РР крізь ущільнення 

прпуminвп
~ cApx  .   (24) 

Величина 

вп02min xxx  .   (25) 

характеризує мінімально допустиме зміщення 

ущільнюючого кільця торцевого ущільнення ЛГН до 

початку витоків крізь нього. Запас герметичності 

ущільнення розраховували за залежністю 

02

вп02

гер
x

xx
k


 .    (26) 

Тоді  

02герmin xkx  .   (27) 

При періодичних коливаннях корпусу ЛГН 

ущільнююче кільце торцевого ущільнення 

коливається з деякою амплітудою зміщення зx , яка 

дорівнює куa , яка визначається з (19), куз ax  . Тоді 

очевидно, що при minз xx   герметизація торцевого 

ущільнення ЛГН не порушується. При minз xx   

відбувається порушення герметичності. Границя 

початку витоків крізь ущільнення визначається 

залежністю 

minз xx  .    (28) 

Вводили перевантаження gapp   і враховуючи 

залежності (27) та (28) отримали перевантаження від 

частоти вібрації корпуса ЛГН, при якому почнуться 

витоки крізь торцеве ущільнення 

  2

кор

222

кор

2

0

02гер
ωβ4ωω 

g

xk
pp   (29) 

Мінімальне навантаження, при якому можлива 

розгерметизація торцевого ущільнення ЛГН 

визначається наступною залежністю    

22

0

02гер

min βω
β2


g

xk
pp   (30) 

Для торцевого ущільнення ЛГН яке має наступні 

геометричні розміри: діаметр вала 19в d  мм, 

зовнішній діаметр ущільнюючого кільця 62у d  мм, 

внутрішній діаметр ущільнюючого кільця 

52у1 d  мм; вага ущільнюючого кільця 15,0ук m  кг, 

кількість робочих витків пружини 3пр n ; будували 

графічні залежності, рис. 2, 3, які характеризують 

вплив амплітуди і частоти вібрацій корпусу ЛГН на 

стійкість його торцевого ущільнення. 

 

Рис. 2 – Залежність допустимого перевантаження торцевого 

ущільнення від частоти вібрацій корпусу ЛГН 
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Рис. 3 – Залежність допустимого перевантаження торцевого 

ущільнення від амплітуди вібрацій корпусу ЛГН 

За результатами розрахунків встановлено, що для 

реальних умов роботи ЛГН на тисках 0,2...0,5 МПа 

торцеве ущільнення має високу надійність зберігаючи 

герметичність на тиску, що в 2,5 … 3 рази перевищує 

максимальний тиск насоса, тобто торцеве ущільнення 

є високонадійним елементом ЛГН. Проте, для 

виключення імовірності розгерметизації торцевого 

ущільнення при роботі ЛГН треба уникати режимів 

роботи ЛГН, коли частота вібрацій його корпуса 

становить близько 400 Гц (співпадає з власною 

частотою коливань ущільнення). Слід зазначити, що 

амплітуда вібрацій корпусу ЛГН, яка знаходиться в 

діапазоні 0,5 ... 1,5 мм, що відповідає реальним 

умовам роботи, не може бути причиною 

розгерметизації його торцевого ущільнення. 

Висновки. Уперше отримані аналітичні 

залежності: для визначення запасу герметичності 

торцевого ущільнення ЛГН, перевантаження від 

частоти вібрації його корпуса, при якому почнуться 

витоки крізь нього, та мінімальне навантаження, при 

якому можлива розгерметизація ущільнення. За 

результатами розрахунків встановлено, що для 

реальних умов роботи ЛГН торцеве ущільнення має 

високу надійність зберігаючи герметичність по тиску, 

що в 2,5 … 3 рази перевищує його максимальне 

значення. Для виключення імовірності 

розгерметизації торцевого ущільнення треба уникати 

режимів роботи ЛГН, коли частота коливання його 

корпусу складає близько 400 Гц. Встановлені 

параметри герметичності торцевого ущільнення ЛГН 

при гармонічних вимушених коливаннях. Доведено, 

що в усіх робочих режимах коливань ЛГН торцеве 

ущільнення витримує робочий тиск насоса і 

забезпечує його герметичність. Отримані результати 

можуть бути використані для встановлення 

герметичності торцевих ущільнень інших 

гідравлічних пристроїв.  
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