
1 Введение
При жидкостном трении рабочие опорные поверхности вала

(цапфа) и вкладыша (подпятник) разделены слоем масла, толщина
которого должна быть больше суммы высот шероховатостей двух
поверхностей. При этом реакция ротора на опоре компенсируется
гидродинамическими силами масляного потока в клиновом зазоре.

В радиальных под�
шипниках клиновая фор�
ма зазора свойственна
самой конструкции под�
шипника. Она образуется
благодаря смещению
центра цапфы вала и
вкладыша (рис. 1).

При вращении вала
ротора цапфа всплывает в
масле и несколько смеща�
ется в сторону вращения.

Для определения па�
раметров подшипников
роторов в режиме жидко�
стного трения рассмотрим основы теории гидродинамики.

1 Гидродинамика вязкой жидкости при ламинарном течении
масла между двух пластин

Исследование режима жидкостного трения в подшипниках
основано на гидродинамической теории смазки. Эта теория ба�
зируется на решениях дифференциальных уравнений гидродина�
мики вязкой жидкости, которые связывают давление, скорость и
сопротивление вязкому сдвигу [1�2].

При движении жид�
кости между двумя пласти�
нами, одна из которых
нагружена силой F, при
определенном наклоне
пластины и скорости пото�
ка V возникает давление
со стороны потока, кото�
рое компенсирует верти�
кальную силу (рис. 2). 

При ширине пластины гораздо больше ее длины сложную
пространственную задачу можно свести к плоской в координа�
тах х�y.

Основным уравнением, определяющим движение потока
жидкости в сужающемся канале, является закон Ньютона

(1)
где τ � напряжения сдвига от внутреннего трения при сдвиге

слоев жидкости; μ � динамическая вязкость жидкости; V � скорость
течения.

Продифференцируем обе части уравнения (1)

(2)

Так как на одной границе поверхности пластины скорость
равна нулю, то различные слои потока имеют разную скорость и
между ними имеется градиент по оси "y", а за счет сужения кана�
ла имеется градиент давления по оси "х".

Рассматривая равновесие элементарного объема в виде
dp⋅dy = �dτ⋅dx

и подставляя
dτ/dy = �dp/dx

в (2) будем иметь основное уравнение гидродинамики для устано�
вившегося двумерного течения жидкости

(3)

где G � градиент избыточного давления в зазоре, G = �dp/dx.
Интегрируя дважды, получаем

(4)

Постоянные интегрирования С1 и С2 найдем из граничных ус�
ловий при задании скоростей на границах пластин. Верхняя плас�
тина набегает на жидкость со скоростью V и прогоняет ее через
сужающийся зазор.

Окончательно получаем

(5)

где h � текущая толщина слоя масла в зазоре.
Объемный расход на единицу ширины пластины равен

(6)

Из условия неразрывности потока жидкости значение Q не
должно зависеть от "х" (во всех сечениях зазора Q постоянно).

Из (6) следует, что градиент давления G должен определяться
из условия

(7)

Учитывая h = h1 � αх, где α � угол наклона верхней пластины,
после интегрирования в пределах от h1 до h и граничном условии
p = 0 при h = h1 будем иметь

(8)

2 Гидродинамические силы в подшипниках скольжения
Максимальное гидродинамическое давление при движении

потока масла по часовой стрелке формируется в двух четвертях
щелевого зазора. В квадранте сужения зазора (0 < α < π/2) от
оси Х и до оси Y и в квадранте расширения зазора ( �π/2 < α < 0)
от оси Y до Х (рис. 1).

Толщину зазора для четверти круга от зазора на оси X, рав�
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Рис. 1 Клиновой зазор 
в подшипнике скольжения

Рис. 2 Течение жидкости 
между двумя пластинами
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ного Δ и до минимального hmin в квадранте сужения принимаем
линейной, и она составит

(9)

где Δ � смещение центра вала и внутреннего радиуса вклады�
ша подшипника; hmin � минимальный зазор на рабочих режимах.

Для определения давления в клиновом зазоре из выражения (8)
установим объемный расход жидкости на единицу пластины.

Из условия неразрывности потока жидкости значение Q не
должно зависеть от "х" (во всех сечениях зазора Q постоянно). В
сечении, совпадающем с максимумом давления dP/dx = G = 0.
При этом, согласно уравнению (5), скорость в этом сечении изме�
няется по линейному закону пропорционально "y".

Максимальное значение давления будет в самом узком мес�
те канала при hmin . Тогда получаем значение расхода жидкости в
самом узком сечении канала, которое будет постоянно во всех
сечениях клинового зазора

Q = V⋅hmin /2,
где V � окружная скорость цапфы вала.
Подставляя расход потока (10) в (8), запишем давление в кли�

новом зазоре для элементарного элемента дуги dL = R⋅dα

(11)

где β � угол наклона верхней пластины клинового зазора от�
носительно нижней.

Раскладывая в ряд Тейлора выражение (11) и пренебрегая ве�
личинами малого порядка малости, будем иметь давление на еди�
ничном участке клинового зазора 

(12)

Интегрируя выражение (12) в интервале от оси "X" и до теку�
щего значения α, получим значение давления для любого сечения
клинового зазора

(13)

где λ � параметр, определяемый из соотношения, λ = 3μ VR.
Произведя интегрирование и после преобразования выра�

жения (13) будем иметь 

(14)

где η � параметр, определяемый соотношением, η = 2(Δ � hmin)/π.
Оценим распределение гидродинамического давления по

длине зазора и максимальные радиальные гидродинамические
силы, поддерживающие вал ротора на масляной подкладке.

Пример расчета проведем на модели подшипника скольже�
ния с радиусом цапфы вала R = 50 мм и шириной B = 50 мм. Вели�
чину коаксиального зазора принимаем Δ = 0,2 мм. Окружная ско�
рость цапфы вала составляет V = 50 м/c; μ � динамическая вяз�
кость масла при тем�
пературе 100 °С,
μ = 0,0027 Нс/м2.

Распределение
гидродинамического
давления при мини�
мальной толщине за�
зора hmin = 20 мкм в
интервале 0 < α < π/2
представлено на ди�
аграмме (рис. 3).

Умножив гид�
равлическое давле�
ние на ширину опор�

ной зоны клинового зазора и интегрируя его проекцию на ось Y, ус�
тановим гидродинамическую силу, поддерживающую ротор на
опоре

(15)

где B � ширина опорной зоны клинового зазора; радиус цапфы.
Радиальная сила ротора, приходящаяся на опору для обес�

печения минимального клинового зазора 20 мкм, должна быть
равна F = 6911,6 H.

При более высоких значениях радиальных сил ротора вели�
чина минимального зазора будет иметь более низкие значения.
Так результирующая максимальная гидродинамическая сила в
клиновом зазоре подшипника при минимальном клиновом зазо�
ре 15 мкм и 10 мкм составит соответственно F = 8401,6 Н и
F = 10913,8 H.

3 Критические частоты роторов на опорах с подшипниками
скольжения

Основными силами, вызывающими резонанс ротора на опоре
с подшипником скольжения, будут центробежные силы ротора при
смещении оси вала ротора от оси вращения и гидродинамические
силы масляного клина, действующие в этом же направлении.

Оценку резонанса ротора на опоре с подшипником сколь�
жения будем производить по приросту центробежной силы при
смещении оси вала на опоре по определенному направлению
(ось Y) и приросту гидродинамической силы масляного клина при
вариации зазора. Определение критических частот вращения бу�
дем производить для исходных данных, рассмотренных в предыду�
щем разделе.

Смещение вала и цапфы при колебаниях ротора будет суще�
ственно сказываться на изменении гидродинамических сил только
на сегменте �1 < α < 1 рад. На сегментах, расположенных ближе
к оси X, гидродинамические силы будут существенно ослабевать,
а проекция гидродинамических сил на ось Y при смещении вала в
этом же направлении будет дополнительно уменьшаться пропор�
ционально квадрату косинуса угловой координаты рассматрива�
емого сечения.

Определение гидродинамических сил произведем для одного
квадранта X�Y при разбиении длины дуги сектора 0 < α < 1 рад на
два равных участках.

Гидродинамическое давление в середине клинового зазора
0,5 < α < 1 рад для элемента дуги ΔL = 0,5R, определим из выра�
жения (8) и оно будет равно

(16)

где h2 � начальная величина зазора h 2 = (Δ � h min) 2/π + hmin.
Давление в клиновом зазоре при вариации зазора Δh2, го�

раздо меньшей, чем величина зазора на входе, раскладывая в
ряд Тейлора, представим в виде

(17)

где ρ � параметр, определяемый из соотношения
ρ = [(Δ/h min� 1) 2/π + 1]�1.

Переменная составляющая проекции гидродинамической си�
лы по оси Y на сегменте клинового зазора 0,5 < α < 1 рад запи�
шем в виде

(18)

где Δh 2 � вариация ширины зазора на входе сегмента 
0,5 < α < 1 рад, Δh2 = Δh ⋅cos1,0 = 0,54Δh; Δh � виртуальное изме�
нение ширины зазора по оси Y. 

Гидродинамическое давление в середине клинового зазора 
0 < α < 1 рад для элемента дуги ΔL = 0,5R при нулевом давлении
на входе, определим из выражения (8) и оно будет равно
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Рис. 3 Распределение гидродинамического
давления при минимальной величине зазора
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(19)

где h1 � начальная величина зазора h1 = (Δ � hmin) 2⋅0,5/π + hmin.
Раскладывая в ряд Тейлора выражение (19) при малой вели�

чине приращения толщины зазора относительно его начальной
толщины и пренебрегая величинами малого порядка малости, бу�
дем иметь

(20)

Здесь λ � параметр, определяемый из соотношения 
λ = [(Δ/h min� 1) /π + 1]�1

Давление в клиновом зазоре определим при вариации тол�
щины зазора Δh1 гораздо меньшей, чем величина зазора на вхо�
де, и раскладывая в ряд Тейлора выражение (20), будем иметь

(21)

где Δh1 � вариация зазора на входе сегмента 0 < α < 0,5 рад,
Δh1 = Δh⋅cos0,5 = 0,88Δh; Δh � виртуальное изменение ширины за�
зора по оси Y.

Первый член выражения (21) определяет статическое поло�
жение цапфы вала на опоре при минимальной величине клиново�
го зазора, соответствующей определенной радиальной силе ро�
тора на опоре.

Переменную составляющую гидродинамической силы по оси
Y на сегменте клинового зазора �0,5 < α < 0,5 рад c учетом дав�
ления на границе сектора 0,5 < α < 1 рад, определяемое как уд�

военное давление в середине сектора (18), запишем в виде

(22)

где S � опорная площадь вкладыша на сегменте �0,5 < α < 0,5;
S = BR.

Приравнивая приращение гидродинамической силы по оси Y
на сегменте клинового зазора �1 < α < 1 рад приращению цент�
робежной силы F = mω 2Δh, определяем критическую круговую
скорость вращения ротора на опоре с подшипником скольжения

(23)

где m � масса ротора, приходящаяся на опору.
Подставляя в выражение (23) исходные данные для принятого

ранее примера расчета и принимая массу ротора, приходящую�
ся на опору m = 100 кг, определим критическую круговую ско�
рость ω кр = 972,9 рад и частоту вращения ротора fкр = 154,8 Гц.

Представленная гидродинамическая модель подшипников
скольжения позволяет оценивать гидродинамические силы в кли�
новом зазоре и определять критические частоты вращения ро�
торов.                                                                                            
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