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Приведены основные достоинства подшипников скольжения жидкостного трения. Описана особен-
ность работы подшипников жидкостного трения в динамике. Рассмотрены причины появления само-
возбуждающихся колебаний или автоколебаний. Приведены пути подавления возникающих повышен-
ных вибраций, с которыми вынуждены бороться конструктора. Описана замкнутая система уравне-
ний, позволяющая рассчитывать динамические характеристики гидростатодинамического подшип-
ника. Приведена математическая модель, доведенная до вида, приспособленного для численной реали-
зации, благодаря применению современных численных методов. Представлены результаты расчета 
амплитудно-частотных характеристик ротора на гидростатодинамических подшипниках сдвоенного 
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Введение 

Подшипники скольжения жидкостного трения 
имеют ряд существенных преимуществ перед под-
шипниками качения. Они могут воспринимать зна-
чительные нагрузки, устойчивы при динамических 
возмущениях, могут работать при больших скоро-
стях вращения, имеют большой срок службы, не 
вызывают серьезных аварий в случае неисправно-
сти, имеют низкую себестоимость и просты в об-
служивании. 

Однако гидродинамические силы, действую-
щие в смазочном слое подшипника, могут служить 
причиной повышенных вибраций ротора. Склон-
ность к интенсивным автоколебаниям валов, вра-
щающихся в подшипниках скольжения жидкостного 
трения, даже при тщательной балансировке роторов 
была впервые отмечена Ньюкерком в 1924 г. 

Он же совместно с Тейлором проводил экспе-
риментальные исследования этих колебаний. На 
основании этих исследований они выдвинули тео-
рию о том, что причина вибраций обуславливается 
специфическими свойствами смазочного слоя под-
шипника. Они также указали на возможность суще-
ствования колебаний вала с частотой, равной поло-
вине скорости его вращения. Колебательной систе-
мой в данном случае является система вал – масля-
ный слой подшипника. Изучение этой системы по-
зволяет установить механизм автоколебаний. 

Достаточно полный обзор по данной проблеме 
был выполнен в работе М. С. Бурковым [1]. 

Опасность возникновения повышенных вибра-
ций вынуждает конструкторов изыскивать пути их 
подавления. Основными способами подавления 
вибраций являются мероприятия, направленные на 
обеспечение устойчивой работы системы путем 
изменения конструктивных параметров подшипни-
ков с цилиндрической расточкой вкладышей, при-
менение виброустойчивых подшипников скольже-
ния и применение упругодемпферных опор. 

Характеризуя мероприятия первой группы, 
следует отметить, что область применения этих мер 
весьма ограничена и существует обоснованное мне-
ние, что подшипники с цилиндрической расточкой 
вкладыша не могут в достаточной степени обеспе-
чить надежную работу высокооборотных машин. 

Вторая группа мероприятий представляет со-
бой более активное вмешательство в организацию 
процесса смазки и состоит в конструировании но-
вых типов вкладышей подшипников, позволяющих 
расширить диапазон устойчивой работы ротора. 
Исследователями были предложены многоклиновые 
подшипники и подшипники с самоустанавливаю-
щимися сегментами, в которых возникают дополни-
тельные масляные клинья с соответствующей эпю-
рой давления в ненагруженной зоне. Следуя этому 
направлению были также предложены подшипники 
с вкладышами, смещенными в плоскости разъема, 
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лимонные подшипники, трех- и четырехклиновые 
подшипники. 

К виброустойчивым подшипникам скольжения 
следует отнести также и подшипники с плавающей 
втулкой. Эти подшипники в ряде случаев обеспечи-
вают необходимый запас устойчивости. Однако при 
больших скоростях и малых нагрузках виброустой-
чивость таких подшипников может оказаться недос-
таточной, так как эти подшипники не могут стаби-
лизировать ротор в центральном положении. 

Отличительной особенностью применения 
виброустойчивых подшипников является то, что их 
применение связано, во-первых, со значительным 
увеличением цены за счет более высокой стоимости 
изготовления подшипников, во-вторых, с увеличе-
нием потерь на трение, и, наконец, то, что их при-
менение позволяет лишь сместить границу устойчи-
вости на более высокие частоты вращения. 

Для подавления автоколебаний наиболее эф-
фективным является применение упругодемпфер-
ных опор. Возможны два подхода в использовании 
упругодемпферных опор для подавления автоколе-
баний. 

Первый подход предусматривает введение уп-
ругодемпферных опор с целью сдвига пороговой 
частоты, на которой возникают автоколебания, в 
сторону более высоких частот вращения. 

Второй подход, связанный с применением уп-
ругодемпферных опор, предусматривает возмож-
ность перехода ротором через зону автоколебаний 
[2] в диапазон частот вращения ротора, свободный 
от автоколебаний. 

Сдвоенные гидростатодинамические подшип-
ники с упруго установленными кольцами на диске 
относятся к упругодемпферным опорам. 

Целью данной работы является исследование 
влияния массы колец, упруго установленных на 
диске, на амплитудно-частотные характеристики 
ротора. 

Конструктивная схема и подробная теория рас-
сматриваемого подшипника приведена в работе [3]. 
Основными динамическими характеристиками та-
ких подшипников являются амплитудно-частотные 
характеристики, позволяющие исследовать зоны 
резонанса и границы устойчивой работы ротора на 
исследуемых подшипниках. 

Применительно к втулочным гидростатодина-
мическим подшипникам с использованием нелиней-
ных уравнений движения ротора решалась задача в 
работе [4]. Однако в этой работе не учитывалась 
подвижность рабочих поверхностей и подвод смаз-
ки осуществлялся только с одной наружной сторо-
ны. 

 

Математическая модель 

При определении амплитудно-частотных ха-
рактеристик ротора на гидростатодинамических 
подшипниках сдвоенного типа использовались не-
линейные уравнения движения ротора внутри под-
шипника [5] и уравнения перемещения колец, упру-
го установленных на диске. 

Запишем уравнения движения диска под дейст-
вием сил веса, неуравновешенности и гидродинами-
ческих сил 
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где G mg  – вес вала с диском; 
g  – ускорение свободного падения; 
e  – эксцентриситет диска в подшипнике, харак-

теризующий расстояние между центрами диска и 
подшипника; 

0  – угол положения линии центров диска и 
подшипника; 

i  и j  – гидродинамические силы в проекциях 
на линию центров диска и подшипника и направле-
ние ей перпендикулярное; 

q  – остаточная неуравновешенность вала; 
  – угловая скорость вращения диска с валом; 

H  – положение оси отсчета углов. 
Уравнения (1) записаны в проекциях на под-

вижные оси, вращающиеся с угловой скоростью 
0d

dt


 вместе с линией центров диска и подшипника. 

Запишем уравнения перемещений колец, упру-
го установленных на диске, используя закон меха-
ники, в котором говорится, что произведение массы 
тела на его ускорение равно сумме всех сил, дейст-
вующих на это тело. 
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где 1m  и 3m  – массы колец; 

1y  и 3y  – ускорения колец; 

1G  и 3G  – веса колец; 

Bi  и Hi  – гидродинамические силы наружной и 
внутренней частей подшипника; 
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ж1 1C y  и ж3 3C y  – силы упругости эластичных 
элементов; 

ж1C  и ж3C  – коэффициенты жесткости упругих 
элементов; 

D1 1C y   и D3 3C y   – силы демпфирования упру-
гих элемнтов; 

D1C  и D3C  – коэффициенты демпфирования уп-
ругих элементов; 

1y  и 3y  – скорости перемещения колец на упру-
гом основании. 

Запишем выражения (1) и (2) в безразмерном 
виде, обозначив безразмерные параметры чертой 
сверху. 
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Безразмерные параметры в выражениях (3) и 
(4) связаны с размерными следующими соотноше-
ниями: 
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В основе определения гидродинамических сил, 

входящих в уравнения движения (3) и (4), лежит 
функция распределения давления по рабочим по-
верхностям подшипника. Последняя определяется 
из совместного решения уравнений Рейнольдса и 
баланса расходов.  

Запишем уравнения баланса расходов для на-
ружной и внутренней частей подшипника в безраз-
мерном виде, обозначив безразмерные параметры 
чертой сверху. 

k,i n 1 9,i

11,i k,i 1 n 12,i k,i 1 n 10,i

k,i n(P ) a 1 (P )

a (P ) a (P ) a ,


 

  

  
   (5) 

k1,i n 1 9,i 1

11i, k1,i 1 n 12,i k1,i 1 n 10,i

k ,i n(P ) b 1 (P )

b (P ) b (P ) b .


 

  

  
   (6) 

Безразмерные параметры в выражениях (5) и 
(6) связаны с размерными следующими соотноше-
ниями: 

k,i 9,i
k,i 9,i 11,i 11,i

вх вх

10,i
12,i 12,i 10,i

вх

P a
P ; a ; a a ;

P P
a

a a ; a ;
P

  

 

 

k1,i 9,i
k1,i 9,i 11,i 11,i

вх вх

10,i
12,i 12,i 10,i

вх

P b
P ; b ; b b ;

P P
b

b b ; b .
P

  

 

 

В процессе итерации по давлениям в камерах 
коэффициенты 9,i 10,i 11,i 12,ia ,a ,a ,a  и 9,i 10,ib , b ,  

11,i 12,ib , b  остаются постоянными и вычисляются с 
помощью исходных геометрических и рабочих па-
раметров подшипника. Итерационный процесс про-
должается до получения заданной точности по дав-
лениям в камерах. 

Давления на межкамерных перемычках опре-
деляем из решения уравнений Рейнольдса для на-
ружной и внутренней частотой подшипника, кото-
рые в безразмерном виде запишем следующим обра-
зом: 
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Безразмерные параметры в выражениях (7) и 
(8) связаны с размерными следующими соотноше-
ниями: 
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Уравнения (7) и (8) решались численно с по-
мощью метода конечных разностей в сочетании с 
методом продольно-поперечной прогонки. Давления 
на межкамерных перемычках определялись итера-
ционным способом. Процесс итерации продолжался 
до получения заданной точности. 

Грузоподъемность подшипника определялась 
численным интегрированием сеточной функции 
распределения давления. 

 
Анализ результатов расчета 

Рассчитываемый подшипник имел следующие 
параметры: 

1. Наружный диаметр подшипника 
1D 91мм.   

2. Внутренний диаметр подшипника 
2D 75мм.   

3. Наружный и внутренний радиальный зазор 
01 02 0,07 мм.      

4. Длина подшипника L 50 мм.   
5. Диаметры жиклеров 

1 2ж жd d 2мм.    

6. Рабочая жидкость – вода при t 25 C.    
7. Вес ротора на одну опору G 200 H.   
8. Остаточная неуравновешенность ротора 

2q 10,05 10 кг мм.     
На рис. 1 приведены амплитудно-частотные 

характеристики ротора на гидростатодинамических 

подшипниках сдвоенного типа с упругой установ-
кой рабочих поверхностей диска при различных 
значениях массы колец. 

 

 
 

Рис. 1. Амплитудно-частотные характеристики  
ротора на радиальных гидростатодинамических 

подшипниках сдвоенного типа с упругой  
установкой колец на диске и различных  

значениях веса колец: 
1 – Вес наружного кольца K1G 1,8346 H;   

Вес внутреннего кольца K2G 0,9173H;   
2 – Вес наружного кольца K1G 3,6692 H;   

Вес внутреннего кольца K2G 1,8346 H;  
3 – Вес наружного кольца K1G 5,5038H;   

Вес внутреннего кольца K2G 2,7519 H.  
 

Масса колец, установленных посредством уп-
ругих элементов на диск, оказывает влияние на ам-
плитудно-частотные характеристики ротора на рас-
сматриваемых подшипниках (см. рис. 1). Из полу-
ченных результатов видно, что с увеличением массы 
колец диапазон устойчивой работы ротора умень-
шается примерно в 1,3 раза. Резонансные частоты 
вращения также с увеличением массы колец умень-
шаются, и колебания в области резонанса проходят 
с меньшими амплитудами. 
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ВПЛИВ МАСИ КІЛЕЦЬ, ПРУЖНО ВСТАНОВЛЕНИХ НА ДИСКУ, НА ДИНАМІЧНІ  
ХАРАКТЕРИСТИКИ ГІДРОСТАТОДИНАМІЧНОГО ПІДШИПНИКА ЗДВОЄНОГО ТИПУ 

В. І. Назін 
Приведено основні переваги підшипників ковзання рідинного тертя. Описано особливість роботи під-

шипників рідинного тертя в динаміці. Розглянуто причини появи самозбуджуючих коливань або автоколи-
вань. Приведено шляхи придавлення виникаючих підвищених вібрацій, з якими вимушені боротися конс-
труктори. Описано замкнуту систему рівнянь, що дозволяє розраховувати динамічні характеристики гідро-
статодинамічного підшипника. Приведену математичну модель, доведено до вигляду, пристосованого для 
чисельної реалізації, завдяки застосуванню сучасних чисельних методів. Представлено результати розра-
хунку амплітудно-частотних характеристик ротора на гідростатодинамічних підшипниках здвоєного типу 
при різних значеннях мас кілець, пружно встановлених на диску. Виконано аналіз отриманих результатів. 

Ключові слова: підшипники рідинного тертя, самозбуджуючі коливання, динамічні характеристики, 
математична модель, чисельні методи, гідростатодинамічні підшипники, аналіз результатів.  

 
INFLUENCE MASS OF THE RINGS, RESILIENTLY SET ON DISK, ON DYNAMIC DESCRIPTIONS  

OF HYDROSTATODINAMIC BEARING OF THE DOUBLED TYPE 
V. I. Nazin 

Basic dignities of slidewaies liquid friction are resulted. The feature of work of bearings of liquid friction is de-
scribed in a dynamics. Reasons of appearance of selfbecomings excited vibrations or self-excited oscillations are 
considered. The ways of suppression of nascent enhanceable vibrations with which forced to fight designer are re-
sulted. The closed system of equalizations, allowing to expect dynamic descriptions of the hydrostatodinamic bear-
ing, is described. A mathematical model, taken to the kind, adjusted for numeral realization, is resulted, due to ap-
plication of modern numeral methods. The results of calculation of gain-frequency characteristics of rotor are pre-
sented on the hydrostatodinamic bearings of the doubled type at the different values of the masses of rings, resil-
iently set on a disk. The analysis of the got results is executed. 

Keywords: bearings of liquid friction, selfbecomings excited vibrations, dynamic descriptions, mathematical 
model, numeral methods, hydrostatodinamic bearings, analysis of results. 
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