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Методика выбора пружинного демпфера  

крутильных колебаний судового дизеля 

Аннотация. В статье рассматривается расчетная методика выбора модели пружинного демпфера кру-

тильных колебаний для судового дизеля. В качестве практического применения методики в статье при-

водятся результаты расчетной оценки выбора демпфера крутильных колебаний модели Geislinger 

D60/14/2 для дизелей Wartsila 6L20, которые являются главными двигателями судов популярных серий 

RST, RSD и др. Дополнительно проведен расчетный анализ изменения характеристик демпфера при 

изменении его жесткости, что позволит количественно оценить риски развития крутильных колебаний 

в судовых дизелях при деградации пружин демпфера.  
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Введение 

Пружинные демпферы широко распространены в современных судовых машинно-дви-

жительных комплексах (МДК) и установлены на дизелях фирм «Wartsila», «CAT», «MAK», 

«MAN» и др. Сочетание в конструкции демпфера пружинной части и гидравлического напол-

нителя в виде смазочного масла позволяет осуществлять эффективное снижение крутильных 

колебаний в широком диапазоне частот. Общий вид и конструкция демпферов крутильных 

колебаний фирмы «Geislinger» (Австрия) с рессорными пружинами представлены на рис. 1. 

Целью статьи является разработка методики выбора пружинного демпфера крутильных 

колебаний и определение его эффективных характеристик для судового дизеля на базе анализа 

ранее проведенных исследований. Здесь мы, не претендуя на авторство разработанной мето-

дики, предлагаем четко обозначить ее стадии и этапы, поскольку единой поэтапной методики 

выбора пружинных демпферов для судовых дизелей в отечественных источниках не обнару-

жено. Это одна из проблем, которая будет сказываться на развитии отечественного производ-

ства пружинных демпферов; в настоящее время практически все пружинные демпферы для су-

довых дизелей изготавливаются за рубежом. Дополнительно в нашем исследовании поставлена 

задача провести расчетную оценку выбора пружинного демпфера «Geislinger» D60/14/2 (с точки 

зрения эффективности снижения крутильных колебаний) для судового дизеля Wartsila 6L20. 
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Рис. 1. Пружинный демпфер крутильных колебаний «Geislinger» [9]:  
а – общий вид, б – конструкция; 1 – промежуточная вставка между рессорными пружинами, 

2 – рессорные пружины, 3 – сектор маховой массы, 4 – внешний обод (корпус) демпфера 

Исследование и его результаты 

Предлагаемая нами методика выбора и расчета параметров пружинного демпфера судо-

вого дизеля содержит несколько этапов и базируется на рекомендациях фирмы-производителя 

демпферов «Geislinger» (Австрия) [9], исследованиях Дж. П. Ден-Гартога (США) [2], Л.В. Еф-

ремова (Россия) [3], K.E. Hafner (Германия) [11], Jaehoon Jee (Ю. Корея) [13] и др. 

Этап 1. Определение момента инерции внешней части демпфера 

Согласно рекомендациям производителя демпферов «Geislinger» [9], в первую очередь 

необходимо выбрать пружинный демпфер с моментом инерции внешней части Is (имеется в 

виду суммарный момент инерции маховых масс) к суммарному моменту инерции дизеля Iдиз 

в следующей пропорции: 

– для 2-тактных дизелей Is = от 5 до 25% от Iдиз; 

– для 4-тактных дизелей Is = от 10 до 50% от Iдиз. 

Это обосновывается специалистами фирмы «Geislinger» [9] необходимостью сохранения не-

больших конструктивных размеров демпфера, что влияет на его массо-габаритные показатели 

и стоимость.  

Этап 2. Определение жесткости демпфера 

Для дальнейшего расчета необходимо знать частоту собственных колебаний дизеля, на 

которую первоначально настраивается демпфер, чаще всего для МДК это частота одноузловой 

формы колебаний системы «дизель–маховик», что отвечает правилам РМРС [7] и рекоменда-

циям фирмы «Geislinger» [9]. При помощи общепризнанных методов расчета – цепных дробей 

В.П. Терских [8], матричных [4] или методом Хольцера [12] – определяется частота свободных 

колебаний. В большинстве МДК частота собственных колебаний демпфера должна быть 

меньше частоты собственных колебаний дизеля. Формула (1) дает возможность провести пер-

вое приближение для определения жесткости демпфера CD с достаточной точностью: 

𝐶𝐷 < 𝜔
2 ∙ 𝐼𝑠,   (1) 

где CD – жесткость демпфера на кручение, Н·м/рад; 

ω – круговая частота собственных колебаний дизеля, рад/с; 

Is – момент инерции внешней части демпфера, кг·м2. 

При отсутствии данных о пружинной жесткости демпфера от производителя возможно 

использование методики, предложенной в работе Л.В. Ефремова [3] и основанной на исполь-

зовании конструктивных размеров демпфера.  

В первую очередь производится расчет податливости демпфера Eдемп(расч), рад/(Н·м): 

𝐸демп(расч) = 
6∙𝑙2

𝑚∙𝐸мат∙𝑛∙𝑏∙ℎср
3∙(𝑅+1)

,   (2) 
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где l – длина пластин, м; 

m – число пружинных пакетов, шт.; 

Емат – модуль упругости материала пружинных пластин, МПа; 

n – число пружин в пружинных пакетах, шт.; 

b – ширина пластин, м; 

hср – средняя толщина пластин, м; 

R – расстояние от центра демпфера до крепления пластин во внутреннем кольце (звез-

дочке), м. 

Формула для расчета жесткости демпфера соответственно СD(расч), Н·м/рад: 

СD(расч) = 1/Едемп(расч).   (3) 

Проведенные авторами расчеты по формулам (2), (3) показали, что расчетная величина жест-

кости для демпфера «Geislinger» D60/14/2 составляет 1,43·106 Н·м/рад при заводской жестко-

сти 1,4·106 Н·м/рад, то есть отличие составляет не более 2%. 

Анализ формул (2, 3) показывает, что при износе пружины ее толщина h будет умень-

шаться (принимаем равномерный износ) и, соответственно, податливость демпфера Eдемп(расч) 

будет увеличиваться, а жесткость демпфера CD будет уменьшаться. 

Этап 3. Определение требуемого давления подачи масла в демпфер 

При необходимом демпфирующем моменте Td (Н·м) абсолютное давление подачи 

масла p (кг/см2) в демпфер определяется по формуле из технической документации фирмы 

«Geislinger» [9]: 

𝑝 =  
𝑇𝑑

𝑇𝑑𝑝
,   (4) 

где Td – демпфирующий момент, Н·м; 

Tdp – относительная величина демпфирующего момента на 1 бар давления масла, 

Н·м/бар. 

Этап 4. Определение допустимой тепловой нагрузки демпфера 

В качестве завершающего этапа необходимо рассчитать тепловую нагрузку в демпфере 

Pkw (кВт) для одного гармонического порядка и алгебраически сложить значения для всех по-

рядков. Согласно каталогу на пружинные демпферы «Geislinger» [9] общая тепловая нагрузка 

не должна превышать пределов, указанных в технических характеристиках демпфера.  

Тепловая нагрузка в демпфере Pkw (кВт) для одного гармонического порядка рассчиты-

вается по формуле 

𝑃𝑘𝑤 = 5,2 ∙ 10−5 ∙
𝑘𝑑

1+𝑘𝑑
2 ∙

𝑇2∙𝑖∙𝑛

𝐶𝐷
,   (5) 

где p – абсолютное давление подачи масла, бар; 

kd – безразмерный коэффициент демпфирования; 

T – общий вибрационный момент в демпфере, Н·м; 

i – порядок гармоники колебаний; 

n – частота вращения дизеля, мин-1; 

CD – жесткость демпфера, Н·м/рад. 

 

Практическое применение методики 

Практическое применение разработанной методики проведено авторами на 4-тактном 

дизеле Wartsila 6L20, с номинальной мощностью 1200 кВт, при частоте вращения 1000 мин-1. 

Дизели Wartsila 6L20 устанавливаются в качестве главных двигателей на судах новых проек-

тов, например RST27, RST27M типа «ВФ Танкер», «Балт Флот» (рис. 2). 
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Рис. 2. Общий вид судна типа «ВФ Танкер» проекта RST27 [1] 

Элементы крутильной схемы дизеля Wartsila 6L20 имеют суммарный момент инерции 

(не включая демпфер) Iдиз = 123,61 кг·м2. Тогда, согласно данным фирмы «Geislinger», реко-

мендуемый диапазон момента инерции внешней части Is пружинного демпфера составляет 

(кг·м2):  

       –   минимальный момент инерции Ismin = 0,1· Iдиз = 0,1·123,61 = 12,36; 

– максимальный момент инерции Ismax = 0,5·Iдиз = 0,5·123,61 = 61,68. 

Согласно каталогу фирмы «Geislinger» [9] подобным условиям могут соответствовать 

демпферы модельного ряда D63–D90. Следует отметить, что в реальных дизелях Wartsila 6L20 

устанавливаются демпферы «Geislinger» D60/14/2 диаметром 600 мм, моментом инерции 

внешней части Is = 7,1 кг·м2 и моментом инерции внутренней части Iin = 0,373 кг·м2. Это гово-

рит о том, что указанный диапазон моментов инерции является именно рекомендуемым и мо-

жет быть скорректирован с учетом конструктивных параметров реальной модельной линейки 

демпферов. 

Далее необходимо провести расчет свободных колебаний дизеля Wartsila 6L20. Мо-

мент инерции одного колена коленчатого вала (принятый за основной в системе) составляет 

3,646 кг·м2, податливость одного колена коленчатого вала (принятая за основную в системе) – 

4,27·10-8 Н·м/рад. 

Крутильная схема дизеля Wartsila 6L20 (без демпфера) и результаты расчета одноузло-

вой формы свободных колебаний приведены на рис. 3. 
 

 

Рис. 3. Результаты расчета свободных колебаний дизеля Wartsila 6L20 без демпфера 

 

Согласно проведенному расчету, частота свободных колебаний представленной выше 

крутильной схемы составляет 6217 кол/мин, или для круговой частоты – 650,7 рад/с. Рабочий 

диапазон частоты вращения коленчатого вала дизеля Wartsila 6L20 – от 400 до 1100 об/мин. 

Моторной форме крутильных колебаний соответствуют следующие частоты, входящие в рабо-

чий диапазон дизеля: 6-й порядок – 1036 мин-1; 9-й порядок – 691 мин-1; 12-й порядок – 518 мин-1. 
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Для демпфера «Geislinger» D60/14/2 крутильная жесткость составляет CD = 1,4·106 

Н·м/рад. Проведем оценку выбора демпфера по данному критерию. 

Согласно формуле (1) CD должно быть менее величины CDрек: 

CDрек = ω2·Is = 650,72·7,1 = 3·106 Н·м/рад. 

Полученный результат показывает, что условие CD < CDрек выполняется. 

Для оценки эффективности работы выбранного демпфера необходимо построить его 

амплитудно-частотную характеристику (АЧХ). Построение АЧХ пружинного демпфера про-

изводится на основании методики, разработанной Дж.П. Ден-Гартогом [2], уточненной Л.В. 

Ефремовым [3] и дополненной фирмой «Geislinger» [9]. Несмотря на то, что основная часть 

методики была представлена в труде Дж.П. Ден-Гартога в середине прошлого века, ее с успе-

хом используют и сейчас, например, в труде Л.В. Ефремова [3], в каталоге демпферов 

«Geislinger» [9], в статье Jaehoon Jee [13] и других исследованиях. Методика основана на тео-

рии пружинного виброгасителя (динамического поглотителя колебаний Фрама) (рис. 4). 

 

Рис. 4. Расчетная схема динамического поглотителя колебаний Фрама 

Если применить данную расчетную схему к системе «дизель Wartsila 6L20–пружинный 

демпфер Geislinger D60/14/2», то для обозначений на рис. 4 будут соответствовать: 

М = Isд – суммарный момент инерции дизеля и внутренней части демпфера = Is + Iin = 

=123,361 + 0,373 = 123,734 кг·м2; 

K = Csэкв – эквивалентная жесткость основной системы – дизеля = 23,41·106 Н·м/рад; 

m = Is = 7,1 кг·м2 – момент инерции внешней части демпфера; 

k = CD = 1,4·106 Н·м/рад – жесткость демпфера; 

x1 – угол поворота основной системы (за него может быть принят угол поворота внут-

ренней массы демпфера), град.; 

x2 – угол поворота внешней массы демпфера, град.; 

Р0 – внешняя возмущающая сила, кг. 

Если в качестве возмущающей силы принять силу, возникающую от давления газов в 

дизеле, то P0 (кг) будет определяться по формуле 

𝑃0 = 
(𝑝г−𝑝0)∙𝑆∙10

6

9,81
,   (6) 

где рг = 3 МПа, избыточное давление газов; 

р0 = 0,103 МПа, атмосферное давление; 

S – площадь поперечного сечения цилиндра, м2, вычисляется по формуле 

𝑆 =  
𝜋∙𝐷2

4
,   (7) 

где D = 0,2 м – диаметр цилиндра, м, 

S = 3,14·0,22/4 = 0,0314 м2; 

P0 = (3–0,103)·0,0314·106/9,81 = 9272,8 кг. 
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Собственные частоты системы «демпфер–дизель» двухузловой формы ωс1 и одноузло-

вой формы ωс2 вычисляют по формулам: 

𝜔с1 = 
𝜔1

√2
∙ √(1 + 𝜇) ∙ 𝑓2 + 1 − √(𝜇 ∙ 𝑓2 + (1 − 𝑓)2) ∙ (𝜇 ∙ 𝑓2 + (1 + 𝑓)2),  (8) 

𝜔с2 = 
𝜔1

√2
∙ √(1 + 𝜇) ∙ 𝑓2 + 1 + √(𝜇 ∙ 𝑓2 + (1 − 𝑓)2) ∙ (𝜇 ∙ 𝑓2 + (1 + 𝑓)2),  (9) 

где ω1 – частота колебаний системы, которая определяется по формуле  

𝜔1 = √
𝐾

𝑀
,   (10) 

ω2 – частота колебаний демпфера, которая определяется по формуле 

𝜔2 = √
𝑘

𝑚
,   (11) 

μ – отношение моментов инерции внешней части демпфера к моменту инерции основной сис-

темы (суммарному моменту инерции дизеля) определяется по формуле 

μ = m/M.   (12) 

Для проведения расчета необходимо также рассчитать дополнительные параметры. 

Параметр f – отношение собственной частоты колебаний демпфера к собственной час-

тоте колебаний основной системы (дизеля), определяется по формуле 

𝑓 =  
𝜔2

𝜔1
.   (13)  

Статическая амплитуда колебаний хст определяется по формуле 

хст = 
Р0

𝐾
.   (14) 

Коэффициент критического затухания колебаний Ск определяется по формуле 

𝐶𝑘 = 2 ∙ 𝑚 ∙ 𝜔1.   (15) 

Для описания работы демпфера с учетом затухания колебаний используется выраже-

ние, позволяющее определить амплитуду колебаний основной системы x1: 

х1 = 𝑃0 ∙ √
(𝑘−𝑚∙𝜔2)2+𝐶2∙𝜔2

((𝑀∙𝜔2−𝐾)∙(𝑚∙𝜔2−𝑘)−𝑘∙𝑚∙𝜔)2+𝐶2∙𝜔2∙(𝑀∙𝜔2+𝑚∙𝜔2−𝐾)2
,  (16) 

где C – коэффициент затухания; 

ω – частота вынужденных колебаний. 

Для построения характеристик демпфирования коэффициент затухания C может изме-

няться от 0 до ∞, частота вынужденных колебаний ω также будет изменяемой величиной.  

Особенностью работы пружинного демпфера является наличие двух точек P и Q, через 

которые проходят все графики АЧХ с разными коэффициентами затухания от C = 0 до C = ∞.  

При построении характеристики конкретного пружинного демпфера коэффициент за-

тухания C приравнивается к оптимальному коэффициенту затухания C0 (при f = 1) в точке Р, 

который может быть вычислен по формуле 

𝐶0 = 𝐶𝑘 ∙
√
𝜇∙(𝜇+3)∙(1+√

𝜇

𝜇+2
)

8∙(1+𝜇)
.   (17) 

Средняя величина коэффициента затухания CQP для точек Q и P может быть определена 

по формуле 

𝐶𝑄𝑃 = 𝐶𝑘 ∙ √
3∙𝜇

8∙(1+𝜇)3
.   (18) 

Частоты, определяющие положение точек Q и P, могут быть определены как корни сте-

пенного уравнения: 
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𝑔4 − 2 ∙ 𝑔2 ∙ (
1+𝑓2+𝜇∙𝑓2

2+𝜇
) +

2∙𝑓2

2+𝜇
= 0,   (19) 

где g – отношение частоты вынужденных колебаний ω к частоте собственных колебаний ос-

новной системы ω1: 

𝑔 =  
𝜔

𝜔1
.   (20) 

Построение АЧХ демпфера производится в координатах по оси абсцисс – отношение 

частот ω/ω1, а по оси ординат – отношение амплитуд колебаний х1/хст. 

Результаты построения АЧХ демпфера «Geislinger» D60/14/2 при его установке на ди-

зеле Wartsila 6L20 на основе приведенных выше исходных данных для расчета представлены 

на рис. 5.  
 

 

Рис. 5. Зависимость АЧХ пружинного демпфера «Geislinger» D60/14/2 от жесткости  

Для наглядности мы не приводим на рис. 5 графики с коэффициентами затухания С = 0 

и С = ∞, а только АЧХ с изменяемой жесткостью демпфера CD: 1,19·106 Н·м/рад (−15% от 

номинальной жесткости); 1,26·106 Н·м/рад (−10% от номинальной жесткости); 1,33·106 

Н·м/рад (−5% от номинальной жесткости); 1,4·106 Н·м/рад (заводская настройка жесткости). 

В заключение анализа выбора демпфера «Geislinger» D60/14/2 для дизеля Wartsila 6L20 

необходимо привести величину требуемого давления масла p = 4 кг/см2 и допустимую вели-

чину тепловой нагрузки (тепловой мощности) Pkw = 7,5 кВт (согласно технической докумен-

тации фирмы-производителя демпфера). 

Обсуждение 

Из результатов расчета следует, что жесткость 1,4·106 Н·м/рад (номинальная), которая 

соответствует заводской настройке демпфера «Geislinger» D60/14/2, не является оптимальной 

для дизеля Wartsila 6L20, а полученная расчетная жесткость 1,19·106 Н·м/рад (на 15% меньше 

заводской жесткости) дает необходимую ровную плоскую характеристику АЧХ и снижение 

максимального отношения амплитуд x1/хст с 9,532 до 6,065 (на 36%).  

Отметим, что данная проблема характерна и для других судовых дизелей. Например, в 

работе Jaehoon Jee, Chongmin Kim and Yanggon Kim (специалистов «Mokpo National Maritime 

University» и «Korean Register») [13] представлен аналогичный анализ оптимальности выбора 

пружинного демпфера D330/EU для судового малооборотного дизеля MAN 6G70ME-C с но-

минальной мощностью 16590 кВт и частотой вращения коленчатого вала 77,1 мин-1.  

Расчетный анализ также был проведен при помощи методики расчета параметров пру-

жинного виброгасителя, представленной в работе Дж. П. Ден-Гартога [2]. Установлено, что 
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при снижении жесткости с 10·106 Н·м/рад (которая соответствует реально установленному 

демпферу) до 7,16·106 Н·м/рад (на 28,4% меньше) АЧХ демпфера D330/EU становится наибо-

лее ровной, а отношение x1/хст снижается с 14,3 до 5,7 (почти на 60%). Это обеспечивает 

наибольшую эффективность пружинного демпфера при крутильных колебаниях, возникаю-

щих в судовом дизеле 6G70ME-C.  

Контроль технического состояния пружинного демпфера при его эксплуатации произ-

водится по рекомендации фирм-производителей через каждые 10000–12000 часов посред-

ством его частичной разборки и замера зазоров между пружинами для оценки степени их из-

носа. Также готовится техническое решение в виде систем мониторинга [5, 10], позволяющих 

контролировать амплитуды крутильных колебаний и динамику их изменения, а при их росте 

сигнализировать о наступлении аварийной ситуации, в том числе и по причине деградации 

демпфера.  

Заключение 

По итогам проведенного исследования можно сделать ряд выводов. 

1. Предложенная методика выбора пружинного демпфера позволяет определить наибо-

лее эффективную по характеристикам модель демпфера для судового дизеля. Однако в связи 

с отличием модельных рядов демпферов друг от друга часто выбирается наиболее близкий по 

критериям демпфер, что дает некоторое отличие от идеальной АЧХ.  

2. Расчет показывает, что даже небольшое изменение крутильной жесткости пружин-

ного демпфера (на 15%) приводит к существенному изменению коэффициента динамического 

усиления амплитуды колебаний – до 36%.  

3. Изменение крутильной жесткости демпфера может происходить при износе или по-

вреждении пружин в процессе его эксплуатации, что может фактически являться базой для 

разработки методики безразборной оценки технического состояния пружинных демпферов по 

результатам торсиографирования [6]. Для разработки данной методики необходимо выявить 

количественную закономерность изменения касательных напряжений в элементах судового 

МДК или изменения амплитуд крутильных колебаний в зависимости от изменения толщины 

пружин демпфера. 
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