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В настоящее время существуют различные (стандартные) модели гидродинамических демпфе-
ров, которые можно применить при решении задач роторной динамики в газотурбинных двига-
телях. Их выбор для решения конкретной задачи, в конечном счёте, определяет правильность 
получаемых результатов и зависит от многих факторов – конкретной геометрии демпферов, 
способов подачи и отвода масла, давления подачи, режимов работы и т.д. Выбор модели демп-
фера не всегда однозначен и требует предварительной работы. В статье даются рекомендации 
по выбору той или иной модели демпфера, а также сравниваются результаты в случае примене-
ния различных моделей. Исследование ведётся на примере точечного ротора, построенной в 
среде программной системы DYNAMICS R4 (www.alfatran.com). 
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Обозначения: 

p  – распределение давления, Па; 
R  – радиус демпфера, мм; 

эквL  – эквивалентная длина демпфера  3 33
1 24эквL L L  , мм;  

RD 2 – диаметр демпфера, мм; 
  – относительный эксцентриситет; 
  – плотность масла;  
e  – эксцентриситет; 
  – частота прецессии ротора, с-1; 
  – динамическая вязкость масла, Па·с; 
c  – радиальный зазор, мм; 

ПP  – давление подачи масла, Па; 

НP  – давление насыщенных паров, Па; 
2
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к NP P R L  – безразмерный параметр подачи масла; 
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N П НP P P  ; 

КA , КB  – параметры кавитации «короткого» непроточного демпфера; 
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ДA  – параметр кавитации «длинного» демпфера; 
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   – приведённая частота колебаний, с-1; 
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 – число Рeйнольдса. 

 

Введение 

В конструкциях современных газотурбинных двигателей (ГТД) применяются 
упругодемпферные опоры с гидродинамическими демпферами (ГДД), вязкое трение в 
которых обеспечивает диссипацию энергии механических колебаний ротора и, как 
следствие, снижение уровня вибраций. Компьютерное моделирование вибрационных 
характеристик роторных систем и, в частности, с гидродинамическими демпферами, 
является важным этапом проектирования газотурбинного двигателя. Существуют раз-
личные модели демпферов, построенные как на аналитических решениях уравнений 
движения жидкости в зазоре демпфера, так и на численных решениях. Теоретическая 
сторона этих моделей достаточно хорошо проработана (в частности [1 – 3]), однако их 
выбор при решении практических задач роторной динамики почти всегда вызывает за-
труднения у инженеров. В статье рассматриваются вопросы выбора модели демпферов, 
который напрямую связан как с конструкцией демпфера, так и с режимами работы 
ГТД. 

 
Аналитические модели гидродинамических демпферов 

Будем рассматривать модель демпфера как механическую систему с двумя степе-
нями свободы: вибратор совершает относительное движение только в окружном 
направлении (прецессия) и радиальном – без перекосов в осевом направлении. Весь 
спектр действующих в демпфере сил показан на рис. 1.  

Силы сопротивления, возникающие в демпфере, можно вычислить как интегралы 
динамического давления жидкости по площади поверхности вибратора. В локальной 
системе координат r , t  имеем: 
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Рис. 1. Дисбаланс и силы сопротивления, возникающие в демпфере 
 
Распределение давления в масляном слое можно получить из решения уравнения 

Рейнольдса [4]. Уравнение Рейнольдса учитывает градиенты давления жидкости в 
окружном и осевом направлении. Поэтому уравнение Рейнольдса можно назвать двух-
мерной моделью ГДД. Однако в таком виде уравнение Рейнольдса не имеет аналитиче-
ского решения и может быть решено одним из известных численных методов.  

Получение одномерного уравнения возможно путём использования приближений 
«короткого» или «длинного» демпфера с условиями кавитации Гюмбеля ( -плёнка) – 
половинный охват вибратора смазкой или условиями Зоммерфельда ( 2 -плёнка) – 
полный охват демпфера смазкой при отсутствии зоны кавитации. Такой подход позво-
ляет получить аналитическое выражение для функции давления и далее аналитические 
выражения опорных реакций демпфера при движении вибратора (табл. 1, [2]). 

 
Таблица 1. Аналитические выражения реакций демпфера во вращающейся системе координат 
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Аналитические выражения применимы с некоторыми ограничениями соотноше-
ний геометрических размеров демпферов, в диапазоне которых приближения «коротко-
го» или «длинного» демпфера можно считать справедливыми. Кроме того, аналитиче-
ский подход позволяет лишь грубо учесть явление кавитации, учитывая только полный 
« 2 -плёнка» или половинный « -плёнка» охват вибратора смазкой. Тем не менее, 
именно эти приближения являются наиболее часто используемыми. Теоретические 
границы применения аналитических выражений были рассмотрены в работе [5] и пред-
ставлены в табл. 2.  

 
Таблица 2. Границы применимости математических моделей 

Режим течения 
Ламинарный Турбулентный 

Re<1200  Re>1200  
Метод расчёта 

«Короткий» демпфер Демпфер конечной длины «Длинный» демпфер 
L D <0,5  

0,75   
0,5 2L D   2L D   

Учёт сил инерции 
Конвективный член Локальный член 

10*   1*  , нестационарное решение 

Учёт кавитации 
« -плёнка» Специальный учёт « 2 -плёнка» 

  11К ДA A ,   11 2К Д, A A     2К ДA A   

 

В случае моделирования демпфера конечной длины, а также при необходимости 
учёта давления подачи масла, турбулентности течения в зазоре демпфера, сил инерции, 
использования более точных моделей кавитации и т.д. требуется использование моди-
фицированного двухмерного уравнения Рейнольдса, которое решается численными ме-
тодами. Его решение требует значительно большего машинного времени на вычисле-
ния, однако позволяет получить более достоверные результаты в тех случаях, когда 
формулы дают высокую погрешность вследствие базовых допущений. 

 
Модель ротора с упругодемпферной опорой 

 
Модель включает в себя точеч-

ный ротор, систему корпусов и свя-
зей между ними (рис. 2). 

Связи моделируют подшипник, 
гидродинамический демпфер с нели-
нейными характеристиками, подвес-
ку к основанию и упругий элемент.  

Характеристики модели ротор-
ной системы представлены в табл. 3. 
Первая критическая частота враще-
ния для такой системы (5470 об/мин) 
получена без учёта сил реакции гид-
родинамического демпфера. Учёт 
реакций будет менять её положение. 

  
Рис. 2. Модель точечного ротора  

с упругодемпферной опорой в программе DYNAMICS R4 
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Таблица 3. Характеристики модели роторной системы 

Параметр Значение 

Масса корпуса, кг 100 
Жёсткость подвески, Н/м 5e+9 
Жёсткость подшипника, Н/м 5e+8 
Жёсткость упругого элемента, Н/м 1е+7 
Демпфирование в подвеске, Н·с/м 2000 
Демпфирование в подшипнике, Н·с/м 500 
Масса ротора, кг 25 
Масса вибратора, кг 5 
Частота вращения ротора, об/мин 8000 
Дисбаланс ротора, гсм 50 

 
В качестве примера будем рассматривать модель гидродинамического демпфера 

реального ГТД, конструкция которого представлена на рис. 3. Демпфер имеет  
центральную маслораспределительную канавку, торцевые уплотнения. Разгрузка веса 
(центрирование демпфера) осуществляется с помощью упругой втулки типа «беличье 
колесо».  

 

 
Рис. 3. Гидродинамический демпфер с упругим элементом в конструкции ГТД 

 
Начальные параметры выбранного демпфера и их значения представлены в 

табл. 4. Торцевые уплотнения считаются идеальными, утечки отсутствуют (демпфер не 
проточный). Давление в маслораспределительной канавке считается постоянным во 
всех направлениях и равным давлению подачи [6]. 
 
Таблица 4. Параметры демпфера 

Параметр Значение 

Радиус демпфера, мм 84 
Положение маслораспределительной канавки центральное 
Длина демпфера, включая канавку, мм 18 
Ширина питающей канавки, мм 3 
Радиальный зазор, мм 0,15 
Марка масла МС-8П  
Рабочая температура масла, °C 60 
Динамическая вязкость масла, Па·с 0,00513 
Плотность, кг/м3 845 
Давление подачи, атм 4 
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Алгоритм выбора модели демпфера 

Для центрированного демпфера независимо от способа подачи масла (канавка или 
отверстия) можно использовать аналитические решения уравнения Рейнольдса. В 
настоящем исследовании будем определять условия, при которых можно применить 
аналитические решения (модели) при решении задач роторной динамики. 

Рассмотрим алгоритм выбора модели демпфера с параметрами, приведёнными в 
табл. 4. Для вычисления критериев из табл. 2 необходимо знать значение относитель-
ного эксцентриситета   на интересующей частоте вращения, в данном случае 
5470 об/мин. Для этого производится предварительный расчёт амплитуд колебаний в 
нестационарной постановке с настройками модели, наиболее подходящими для задачи. 
Затем, получив эксцентриситет, можно уточнить настройки модели. Предварительно 
определённый эксцентриситет   равен 0,73. Вся последовательность шагов алгоритма 
и результаты расчётов приведены в табл. 5. 
 
Таблица 5. Алгоритм выбора модели демпфера 

№  
шага 

Рассчитываемый параметр Результаты расчётов Параметр выбора 

1 L/D эквL = 15 мм; 0 09 0 5L D , ,   «короткий» 

2 Выбор модели кавитации 2 29 2КA ,   « 2 –плёнка» 

3 
Учёт конвективного члена  
сил инерции 

2 12 10* ,    не требуется 

4 
Учёт локального члена  
сил инерции 

1 2 12* ,    требуется 

5 Учёт турбулентности Re 868 1200   не требуется 

 
Применённая нелинейная модель демпфера из библиотеки программной системы 

DYNAMICS R4 не учитывает инерцию жидкости. Однако алгоритм показал необходи-
мость учёта локального члена сил инерции жидкости. В то же время, если интересует 
конкретный режим, то учёт локальных членов инерции не требуется. 

Результаты применения тех или иных аналитических моделей демпферов в рас-
смотренной точечной модели ротора будут сравниваться с результатами численного 
расчёта, учитывающими более точно свойства течения и, в частности, условия возник-
новения кавитации. В численной двухмерной модели демпфера расчётная сетка содер-
жит 90 узлов в окружном направлении и 28 узлов в осевом направлении. Густота сетки 
обеспечивает приемлемую точность расчёта для всех граничных условий.  

Рассмотрим, как влияет изменение тех или иных параметров ротора и демпфера 
на выбор модели. Решается задача о движении ротора в поле сил веса и динамической 
инерционной нагрузки от неуравновешенной смещённой массы (дисбаланса) при раз-
гоне. Результаты приводятся для вибратора демпфера в виде зависимостей размаха ко-
лебаний в вертикальной плоскости от частоты вращения и орбит его движения на резо-
нансной частоте вращения.  

 
Результаты решения задачи 

Давление подачи масла 4 атм. Важно отметить, что условия подвода масла в 
демпфер в случае применения одномерной аналитической модели учитываются опо-
средованно через расчёт параметров К ДA ,A , поскольку их значения определяют учёт 

полного или половинного охвата вибратора смазкой. В численной двухмерной модели 
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подачу масла можно учесть напрямую через постановку соответствующих граничных 
условий. 

Демпфер (все параметры соответствуют табл. 4 – базовая модель) центрирован с 
корпусом с помощью упругого элемента, инерционные силы дисбаланса сопоставимы с 
силой веса, действующей на ротор. Сам ротор находится практически в центральном 
положении в зазоре демпфера. Такая конфигурация характерна для роторов авиацион-
ных ГТД. Результаты расчётов показаны на рис. 4. 

 

 
 

Рис. 4. Размах колебаний ротора и орбиты ротора на резонансной частоте 
 
Орбита, полученная с применением одномерной модели, практически полно-

стью соответствует орбите, полученной с использованием двухмерной модели гидро-
динамического демпфера. 

Сниженное давление подачи масла до 0,1 атм. Расчёты по принятому алгорит-
му при снижении давления подачи дали следующие результаты: эквL = 15 мм – модель 

«короткого» демпфера; Re 1095 1200   (можно не учитывать турбулентность); 
1 1 1КA ,   (можно применить модель « -плёнка»); 0 8,  ; 2 45 10* ,    (учёт кон-

вективных сил инерции не требуется). Результаты расчётов приведены на рис. 5. 
 

 
 

Рис. 5. Размах колебаний ротора и орбиты ротора на резонансной частоте 
 (демпфер с пониженным давлением подачи масла) 

 

Необходимо отметить, что снижение давления привело к скачку перемещения по-
сле резонансной частоты (так называемый «jump» эффект). Смещается также и резо-
нансная частота с 5470 об/мин для базовой модели демпфера на 6300 об/мин. Умень-
шилось и демпфирование. 

Результаты численной модели незначительно отличаются от результатов, полу-
ченных с использованием аналитической модели. 
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Пониженное значения дисбаланса. Такая конфигурация характерна для тяжёлых 
роторов наземных и корабельных ГТД. Для рассматриваемого случая дисбаланс сни-
жен до 5 гсм. Предварительный расчёт показал, что амплитуда прецессии меньше ста-
тического смещения ротора от веса. Прецессия происходит вокруг некоторого стацио-
нарного положения. Давление подачи масла соответствует базовому варианту ГДД – 
4 атм. 

Расчёты по принятому алгоритму показали следующие результаты: эквL  = 15 мм – 

модель «короткого» демпфера; Re 381 1200  (можно не учитывать турбулентность); 
18>2КA   (можно применить модель « 2 -плёнка»); на резонансной частоте 

5600 об/мин; 0,3 ; 2,17<10*   (учёт конвективных сил инерции не требуется). 

Результаты расчётов приведены на рис. 6. 

 
 

Рис. 6. Размах колебаний и орбиты ротора  
на резонансной частоте ротора с пониженным дисбалансом 

 

Результаты нестационарного анализа численной модели на резонансной частоте 
незначительно отличаются от результатов, полученных с использованием аналитиче-
ской модели. Дисбалансная нагрузка не может вывести ротор на обкатку (движение 
близкое к круговому вокруг геометрической оси опоры ротора), демпфирование в этом 
случае минимальное. 

Изменение положения маслораспределительной канавки. Пусть центральная 
канавка в исходном демпфере смещена в крайнее правое положение (рис 7). 

 

 
 

Рис. 7. Демпфер со смещённой маслораспределительной канавкой 
 
Для данного демпфера 1 15L  , 02 L . Расчёты по принятому алгоритму показали 

следующие результаты: 23 8эквL ,  мм – модель «короткого» демпфера; Re 602 1200   

(можно не учитывать турбулентность); 3 7 2КA ,   (можно применить модель « 2 -

плёнка»); 0 478,  ; 2 25 10* ,    (учёт конвективных сил инерции не требуется). 

Результаты расчётов приведены на рис. 8.  
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Рис. 8. Размах колебаний ротора и орбита движения ротора  
на резонансной частоте 5800 об/мин при смещённой канавке 

 
Очевидно, что при смещении канавки увеличивается эквивалентная длина демп-

фера, что приводит к увеличению демпфирования. Снижается амплитуда на резонанс-
ной частоте. Значение резонансной частоты по отношению к базовой модели демпфера 
практически не изменилось. Аналитическая и численная модели показали достаточно 
близкие результаты, так как первая применяется в пределах своих ограничений. 

Подача масла через отверстия. Рассмотрим некоторые особенности расчёта и 
характеристик демпфера с подачей масла через отверстия. В примере используются че-
тыре отверстия подачи масла с диаметром 5 мм, равномерно расположенные по окруж-
ности. В этом случае демпфер следует рассматривать как «длинный» ввиду малости 
градиентов давления в осевом направлении за исключением зон вокруг отверстий по-
дачи, которые малы по сравнению с общей площадью поверхности демпфера.  

Для данного примера получены следующие параметры. Рабочая длина демпфера 
15L  мм. Модель – «длинный» демпфер; Re 369 1200   (турбулентность не учиты-

вается); 1 017 11ДA , ,   (модель « -плёнка»); 0 17,  ; 3 88 10* ,    (учёт конвек-

тивных сил инерции не требуется). Условие 2L / D    из табл. 2 не выполняется.  
Результаты двух расчётов с параметрами базового варианта приведены на рис. 9. 
 

 
Рис. 9. Размах колебаний и орбита движения ротора  

с подачей масла в демпфер через отверстия на частоте 10 000 об/мин 
 

Результаты отличаются между собой примерно в два раза во всём диапазоне ча-
стот вращения. В первую очередь это объясняется грубым учётом размеров зоны кави-
тации в одномерной модели. Стоит отметить, что оценки ДA  и КA  получены для кру-

говых центрированных орбит, а в случае орбит, смещённых от центрального положе-
ния, их применение может вызывать погрешности. Кроме того, можно сделать вывод, 
что наличие отверстий подачи меняет картину течения в зазоре, что невозможно вос-
произвести одномерными моделями. Двухмерная модель даёт более точные результа-
ты, однако время расчёта увеличивается более чем на порядок. 

Нецентрированный демпфер с центральной маслораспределительной канав-
кой. Все предыдущие случаи касались центрированного демпфера – наиболее часто 
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встречающегося варианта опоры в ГТД. Рассмотрим решение задачи для нецентриро-
ванных демпферов. 

Несмотря на то, что нецентрированный демпфер обладает существенно нелиней-
ными характеристиками, его применение оправдывается компактностью и простотой 
конструкции. Именно по этой причине такие демпферы используются в ряде конструк-
ций ведущих производителей двигателей [7; 8]. 

Ввиду отсутствия центрирующего элемента даже незначительная статическая 
нагрузка легко смещает вибратор к стенке корпуса. В авиационных ГТД ротор распо-
ложен горизонтально и сила веса ротора прижимает вибратор к корпусу. Таким обра-
зом, для нецентрированных демпферов характерна работа на больших эксцентрисите-
тах ( 0 75,  ). При таком эксцентриситете демпфирование достигает очень больших 
значений, при этом амплитуда колебаний мала, а орбита прецессии имеет характерную 
сплюснутую и вытянутую в окружном направлении форму («серп луны»), что наблю-
дается в экспериментах [9; 10]. 

Применение аналитических решений уравнения Рейнольдса в данном диапазоне 
может привести к погрешностям. Кроме того, на эксцентриситетах 0 9,   меняется 
режим трения: с гидродинамического на режим смешанного трения, когда соприкаса-
ются выступы шероховатостей поверхности, а деформации поверхностей корпуса и 
вибратора становятся сопоставимы с величиной зазора. Рассмотренные модели игнори-
руют данные эффекты. Вопрос необходимости учёта смешанного трения и упруго-
гидродинамического контакта в нецентрированных демпферах при решении задач ро-
торной динамики является предметом отдельного теоретического и экспериментально-
го исследования. В рамках данной работы сравним поведение рассматриваемых одно-
мерной и двухмерной моделей демпфера в случае отсутствия центрирующего элемента. 

Для получения модели нецентрированного демпфера из модели (рис. 2) была уда-
лена связь, имитирующая центрирующий элемент. Все прочие параметры модели соот-
ветствуют табл. 3, а параметры демпфера – табл. 4. 

Предварительный расчёт показал, что на максимальной частоте вращения 
10 000 об/мин частота прецессии составила всего 1183 об/мин, а относительный экс-
центриситет 0 9,  . Расчёты по принятому алгоритму показали следующие результа-

ты: 15эквL   мм – модель «короткого» демпфера; 1200231 Re  (можно не учиты-

вать турбулентность); 1 81 1 1КA , ,   (модели « -плёнка» и « 2 -плёнка» не вписыва-

ются в границы их применения). Требуется применение двухмерной численной модели.  
Вместе с тем при таком большом эксцентриситете разрыв плёнки будет присут-

ствовать, т.е. модель « -плёнка» может оказаться приемлемой для применения. Пара-
метр 0 46 10* ,   , т.е. учёт конвективных сил инерции не требуется. Результаты рас-

чётов приведены на рис. 10. 
 

 
 

Рис. 10. Размах колебаний и орбиты движения ротора с нецентрированным демпфером  
на частоте 10 000 об/мин. Дисбаланс 50 гсм 
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Сравнение результатов моделирования показывает, что вид колебаний, а также 
форма и положение орбит движения вибратора отличаются. 

Проведённый расчёт отвечает на вопрос: «Почему нецентрированный демпфер 
широко применяется?» – большое демпфирование, возникающее при большом эксцен-
триситете, меняет динамику роторной системы, уменьшает на порядок размах колеба-
ний по сравнению с центрированным демпфером.  

На рис. 11 приведены результаты расчёта предыдущего тестового примера, но с 
увеличенным до 100 гсм дисбалансом. Увеличение неуравновешенной силы приводит к 
увеличению амплитуды колебаний. Орбиты на частоте вращения 10 000 об/мин растут. 
Можно также отметить, что увеличение дисбаланса сближает результаты обеих моде-
лей и приближает их к круговым.  

Несмотря на отличие орбит, количественный результат при применении аналити-
ческой модели (большое демпфирование) меняется не катастрофически, что имеет 
важный практический результат, а именно возможность решать практические задачи за 
минимальное время. 

 
 

Рис. 11. Размах колебаний и орбиты движения ротора с нецентрированным демпфером  
на частоте 10 000 об/мин. Дисбаланс 100 гсм 

 
Заключение 

Из результатов тестовых расчётов можно сделать вывод, что аналитические моде-
ли демпферов демонстрируют результаты, близкие к численным, когда применяются в 
границах своих базовых допущений, и при этом требуют гораздо меньше машинного 
времени на проведение вычислений. Например, в первых четырёх численных экспери-
ментах расчёт с одномерной моделью демпфера (аналитическое решение) потребовал в 
среднем на два порядка меньше времени, чем расчёт с двухмерной моделью демпфера 
(численное решение). Конечно, этот показатель существенно зависит от применяемых 
алгоритмов, условий задачи, модели ЭВМ. Представленные в статье критерии носят 
рекомендательный характер, и окончательное решение по выбору модели остаётся за 
инженером.  
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