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ИССЛЕДОВАНИЕ РАБОТОСПОСОБНОСТИ  
ГИДРОСТАТИЧЕСКОГО ПОДШИПНИКА ВТУЛОЧНОГО ТИПА 

 
Разработана математическая модель гидростатического подшипника втулочного типа, позволяю-
щая определять несущую способность, расход смазочного материала и потери мощности на трение. 
Составлена и отлажена программа расчета рассматриваемых подшипников на современном языке 
«фортран». Разработана инженерная методика расчета гидростатического подшипника, позволяю-
щая определять его характеристики с помощью калькулятора. Расчетом показано, что необходимая 
точность расчетов достигается через 5…6 итераций по давлениям в камерах и давлениям в узлах сетки 
на межкамерных перемычках. Проверена устойчивость расчетной модели заданием различных началь-
ных условий и получением в результате одинаковых значений давлений в камерах. Показано влияние экс-
центриситета в подшипнике на его несущую способность, расход смазки и потери мощности на трение. 
Проанализировано влияние давления питания, частоты вращения, диаметра жиклера и зазора на основ-
ные характеристики гидростатического подшипника. Получены оптимальные значения диаметров 
жиклеров, при которых грузоподъемность подшипника имеет максимальное значение. Результаты рас-
чета показали также, что с увеличением угловой скорости вал всплывает на больший угол и влияние уг-
ловой скорости на грузоподъемность более существенно при больших эксцентриситетах.  

 
Ключевые слова: гидростатический подшипник, математическая модель, программа расчета, грузо-
подъемность, расход смазки, потери на трение, эксцентриситет, жиклер, устойчивость модели. 

 
Введение 

 
В силу ряда причин в настоящее время намети-

лась тенденция роста ресурса проектируемых ма-
шин. Ресурс машины во многом определяется на-
дежностью работы опорных узлов роторов. Из-за 
больших скоростей вращения роторов все большее 
распространение в качестве опор валов получают 
гидростатические подшипники скольжения. Приме-
нение этих подшипников в настоящее время огра-
ничено из-за недостаточной изученности и сложно-
сти их проектирования. 

Настоящая работа посвящена разработке мате-
матической модели подшипника, позволяющей 
определять несущую способность, расход смазочно-
го материала и потери мощности на трение как с 
помощью калькулятора, так и с помощью програм-
мы расчета на компьютере, а также выполнить ана-
лиз результатов расчета основных характеристик 
подшипника. Схема рассматриваемого подшипника 
приведена на рис. 1. 

Гидростатический подшипник имеет на рабо-
чей поверхности несколько несущих камер (в дан-
ном случае 4), давление в камерах обозначено  Pк1, 
Pк2, Pк3 и Pк4 (см. рис. 1). 

Смазочный материал подается в камеры под 
большим давлением Pвх через входные компенсато-

ры давления (жиклеры), диаметр которых обозначен 
dжиклера. Вал вращается с угловой скоростью ω. По-
ложение вала в подшипнике определяется эксцен-
триситетом «е» (расстояние между центрами вала и 
подшипника) и углом положения β0 между вертика-
лью (началом отсчета углов) и линией, проходящей 
через центры вала и подшипника. 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Рис. 1. Схема гидростатического подшипника 
втулочного типа 

 
Основными характеристиками подшипника яв-

ляются: несущая способность «W», расход смазоч-

 В.И. Назин 
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ного материала «Q» и потери мощности на трение 
«N». В основе определения этих характеристик ле-
жит функция распределения давления по поверхно-
сти подшипника. Для определения функции распре-
деления давления по рабочей поверхности подшип-
ника необходимо решить совместно уравнения ба-
ланса расходов и уравнение Рейнольдса. 

Баланс расходов записывается из условия ра-
венства расходов через входное компенсирующее 
устройство и расходов по контуру i-й камеры (рис. 2). 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Рис. 2. К записи баланса расходов 
 

Уравнение баланса расходов для i-й камеры 
имеет вид: 

i 1 2 3 4Q Q Q Q Q    ,                      (1) 
где iQ  – расход через входное компенсирующее 
устройство. Для жиклеров он записывается в сле-
дующем виде: 

 2
i вх ж вх ki

2Q r P P   


,               (2) 

где вх  – коэффициент входа, равный 0,62…0,82; 

жr  – радиус жиклера;   – плотность смазочного 
материала; вхP  – давление питания от насоса; kiP  – 
давление в i-й камере. 

Расходы по контуру i-й камеры с учетом пере-
носного и градиентного течения имеют вид: 

 3
1 ki ki 1 k1 k

1 1 1
mп

h P P lRh l
Q Q Q

2 12 l
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 3
2 ki ki 1 k2 k

2
mп

h P P lRh l
Q

2 12 l
  

  
 

,         (3) 

   3
1 2 ki сл k

3 4
п

h h / 2 P P b
Q Q

12 l
      

 
, 

где 1h  и 2h  – зазоры в подшипнике (рис. 2);   – 
динамическая вязкость смазочного материала;   – 
угловая скорость вращения вала; R  – радиус под-
шипника; kl  – длина камеры; mпl  – длина межка-

мерной перемычки; пl  – длина торцевой перемыч-
ки; слP  – давление смазки на сливе; kb  – ширина 
камеры. 

Из уравнения баланса расходов (1) после под-
становки выражений (2) и (3) записывается выраже-
ние для определения давлений в i-й камере, приспо-
собленное для численной реализации. Задаваясь 
начальными значениями давлений в камерах ki n(P )  
получают новые значения давлений на n+1 шаге по 
следующей зависимости: 

      ki n 1 1 вх k1 2 ki 1n n(P ) a i P P a i P       

     3 ki 1 4na i P a i  .                    (4) 

Итерационный процесс продолжается до тех 
пор, пока предыдущее и последующие значения 
давлений в камерах будут меньше заданной точно-
сти решения ( 1 ), т.е. 

   ki ki 1n 1 nP P    . 

Записанные в выражении (4) коэффициенты 
 1a i ,  2a i ,  3a i  и  4a i  являются постоянными 

величинами для заданной геометрии подшипника и 
i-й камеры. 

Для определения функции изменения давления 
на межкамерной перемычке применим уравнение 
Рейнольдса для бесконечного подшипника [1, 2, 3]. 

3 P hh 6 R
x x x
         

,                   (5) 

где x  – окружная координата в подшипнике; P  – 
текущее значение давления на межкамерных пере-
мычках. 

Это уравнение не имеет точного аналитическо-
го решения. Поэтому для его решения применяют 
приближенные численные методы. Одним из таких 
методов является метод конечных разностей. Для 
записи уравнения (5) в конечно-разностном виде 
поверхность между камерами покрывается регуляр-
ной сеткой с шагами x  и z  и частные производ-
ные записываются в конечно-разностном виде, ис-
пользуя трехточечный шаблон. 

Окончательный вид уравнения Рейнольдса, 
приспособленного для численной реализации будет 
записан следующим образом: 

           i 1 i 1 2 i 1 1n 1 n nP H i P H i P F i       ,  (6) 

где  1H i ,  2H i  и  1F i  – текущие значения ко-
эффициентов в узлах сетки. 

Определение давления на межкамерной пере-
мычке также осуществляется итерационным спосо-
бом до получения заданной точности 
   i i 2n 1 nP P    , где 2  – точность определения 

давлений на межкамерной перемычке. Зная давле-
ния в камерах и узлах межкамерной перемычки, 
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можно определить грузоподъемность подшипника 
(см. рис. 3). 

 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 

Рис. 3. Определение грузоподъемности 
 подшипника 

 
Выражения для определения вертикальной 

( вертW ) и горизонтальной ( горW ) составляющих 

грузоподъемности подшипника будут иметь сле-
дующий вид: 

   верт ki Tki ki Mki Tпi срiW W 2W cos W 2W cos        , 

 
 

гор ki Tki ki

Mki Tпi срi

W W 2W sin

W 2W sin ,

    

  
                (7) 

где kiW  – грузоподъемность поверхностей камер; 

MkiW  – грузоподъемность межкамерных перемы-
чек; TkiW  – грузоподъемность перемычек торцев 
камер; TпiW  – грузоподъемность торцевых межка-
мерных перемычек.  

Зная давления в камерах можно определить 
расход смазочного материала через подшипник 

m
2

подш вх m вх ki
i 1

2Q r P P


   
 ,           (8) 

где m  – число камер в подшипнике. 
Потери мощности на трение определяют ин-

тегрированием касательных напряжений по поверх-
ности трения 

трN R dS    ,                           (9) 

где S  – площадь трения;   – функция распределе-
ния касательных напряжений. 

v 1 Ph
h 2 x
 

  


.                          (10) 

Как показал опыт проектирования данных 
подшипников, влияние градиента давления P x   
на потери мощности на трение невелико и им можно 
пренебречь. Тогда потери на трение можно опреде-
лить по следующей зависимости: 

2 2
òð ÏN R L x       

1 2 3 n

1 1 1 1...
2h h h 2h

 
     
 

,              (11) 

где 1 2 3 nh , h , h ,..., h  – текущие значения зазоров по 
поверхности подшипника в окружном направлении; 
n  – число точек на поверхности подшипника, зави-
сящее от шага сетки. 
 

Результаты исследований 
 
На основе рассмотренной математической мо-

дели была разработана последовательность расчета 
гидростатического подшипника вручную. 

Исходные данные для расчета подшипника: 
1. Диаметр подшипника ПД 100мм . 
2. Число камер к 4 . 
3. Длина подшипника ПL 60мм . 
4. Длина камер кl 40мм . 
5. Давление питания вхP 1МПа . 
6. Радиальный зазор 

0 подшR   валаR 0,08мм  (80 мкм). 
7. Угловая скорость вращения вала 

1314с  . 
8. Диаметр жиклера жd 2мм . 
9. Смазочный материал – вода при температу-

ре 47С. 
Ручной счет показал, что давления в камерах 

можно определить с достаточно хорошей точностью 
за 5…6 итераций. Ручным счетом была проверена 
устойчивость математической модели. Задаваясь 
различными начальными значениями давлений в 
камерах, были получены одинаковые конечные 
значения давлений в камерах. Это видно из рис. 4, 5, 
6, 7, где показана устойчивость математической 
модели для всех 4-х камер. 

 
Рис. 4. Определение давления в 1-й камере  

при разных начальных значениях 

 
Рис. 5. Определение давления во 2-й камере  

при различных начальных значениях 
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Рис. 6. Определение давления в 3-й камере  

при различных начальных значениях 
 

 
Рис. 7. Определение давления в 4-й камере  

при различных начальных значениях 
 

Ручным счетом были получены давления на 
межкамерной перемычке также за 5…6 итераций. 
На рис. 8 показано распределение давлений на меж-
камерной перемычке между камерами 1 и 2. 

 

 
Рис. 8. Распределение давления на межкамерной 

перемычке между камерами 1 и 2 
 

Зависимость грузоподъемности подшипника, 
расхода смазки и потерь мощности на трение от 
эксцентриситета, полученные ручным счетом пока-
заны на рис. 9, 10 и 11. 

 
Рис. 9. Зависимость грузоподъемности  

подшипника от эксцентриситета 

 
Рис. 10. Зависимость расхода смазочного материала 

 от эксцентриситета 

 
Рис. 11. Зависимость потерь мощности  

на трение от эксцентриситета 
 

Из рис. 9 видно, что грузоподъемность под-
шипника от эксцентриситета при малых его значе-
ниях близка к линейной, а при больших эксцентри-
ситетах существенно не линейна. Расход смазочного 
материала с увеличением эксцентриситета снижает-
ся (см. рис. 10). Потери мощности на трение с уве-
личением эксцентриситета растут (см. рис. 11). 

Кроме разработанной последовательности рас-
чета гидростатического подшипника вручную, была 
разработана программа расчета подшипника на 
языке современный «фортран». Некоторые резуль-
таты, полученные с помощью этой программы, при-
ведены на рис. 12…17. 

 
Рис. 12. Зависимость грузоподъемности  

от давления питания 
 

 
Рис. 13. Зависимость грузоподъемности  

подшипника от угловой скорости при давлении 
питания вхP 5МПа  и различных эксцентриситетах 
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Рис. 14. Зависимость угла положения вала  
в подшипнике 0  от угловой скорости    

при различных эксцентриситетах 

 
Рис. 15. Зависимость грузоподъемности  
подшипника от диаметра жиклера жd   

при различных эксцентриситетах и давлении  
питания вхP 5МПа , угловой скорости 1628с   

 
 

Рис. 16. Зависимость расхода смазки  
через подшипник от диаметра жиклера  

при давлении питания вхP 5МПа   

и угловой скорости 1628с   

 
Рис. 17. Зависимость грузоподъемности подшипника 

от зазора 0  при давлении питания вхP 5МПа , 

угловой скорости 1628с   и диаметре жиклера 
жd 0,5мм  

Из рис. 12 видно, что с увеличением давления 
питания вхP  грузоподъемность растет. Причем при 
больших эксцентриситетах она растет существен-
нее, чем на малых эксцентриситетах. 

Зависимость грузоподъемности подшипника от 
угловой скорости приведена на рис. 13. Она показы-
вает, что прирост грузоподъемности от угловой 
скорости на больших эксцентриситетах существен-
нее, чем при малых. Если на эксцентриситете 
е 0,02мм  при изменении   от 0 до 2400 с-1 гру-
зоподъемность подшипника возросла примерно в 
3,5 раза, то на эксцентриситете е 0,06мм  при том 
же изменении угловой скорости грузоподъемность 
подшипника возросла примерно в 6 раз. С увеличе-
нием угловой скорости вал всплывает на больший 
угол 0  (см. рис. 14). Всплытие вала на эксцентри-
ситете е 0,06мм  при изменении   от 314 с-1 до 
2512 с-1 составило 19. Для эксцентриситета 
е 0,02мм  всплытие составляло 3,08, при измене-
нии   от 314 с-1 до 2512 с-1. 

При исследовании влияния диаметра жиклера 
на грузоподъемность подшипника на эксцентриси-
тетах е 0,02мм  и е 0,04мм  получены опти-
мальные значения диаметров жиклеров, при кото-
рых грузоподъемность подшипника имеет макси-
мальное значение (см. рис. 15). С увеличением диа-
метра жиклера расход смазочного материала суще-
ственно растет и мало зависит от эксцентриситета 
(см. рис. 16). Исследование влияния радиального 
зазора на грузоподъемность подшипника показало, 
что с увеличением зазора грузоподъемность под-
шипника существенно снижается (см. рис. 17). При-
чем более существенное снижение грузоподъемно-
сти наблюдается при увеличении зазора от 40 мкм 
до 80 мкм и менее существенное при увеличении 
зазора от 80 мкм до 120 мкм. 

Таким образом разработка программы расчета 
гидростатического подшипника и последовательно-
сти расчета вручную позволяют анализировать ра-
ботоспособность этого подшипника в широком 
диапазоне его параметров. 
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ДОСЛІДЖЕННЯ ПРАЦЕЗДАТНОСТІ  
ГІДРОСТАТИЧНОГО ПІДШИПНИКА ВТУЛКОВОГО ТИПА 

В.І. Назін 
Розроблена математична модель гідростатичного підшипника втулкового типа, що дозволяє визнача-

ти здатність, що несе, витрату змащувального матеріалу і втрат потужності на тертя. Складена і відлагодже-
на програма розрахунку даних підшипників на сучасній мові «фортран». Розроблена інженерна методика 
розрахунку гідростатичного підшипника, що дозволяє визначати його характеристики за допомогою кальку-
лятора. Розрахунком показано, що необхідна точність розрахунків досягається через 5...6 ітерацій по тиску в 
камерах і тиску у вузлах сітки на міжкамерних перемичках. Перевірена стійкість розрахункової моделі за-
вданням різних початкових умов і здобуттям в результаті однакових значень тиску в камерах. Показаний 
вплив ексцентриситету в підшипнику на його здатність, що несе, витрату мастила і втрати потужності на 
тертя. Проаналізований вплив тиску живлення, частоти обертання, діаметру жиклера і зазору на основні 
характеристики гідростатичного підшипника. Отримані оптимальні значення діаметрів жиклерів, при яких 
вантажопідйомність підшипника має максимальне значення. Результати розрахунку показали також, що із 
збільшенням кутової швидкості вал спливає на більший кут і вплив кутової швидкості на вантажопідйом-
ність істотніше при великих ексцентриситетах. 

Ключові слова: гідростатичний підшипник, математична модель, програма розрахунку, вантажопід-
йомність, витрата мастила, втрати на тертя, ексцентриситет, жиклер, стійкість моделі. 

 
RESEARCH OF CAPACITY  

OF HYDROSTATICAL BEARING OF HOB TYPE 
V.I. Nazin 

The mathematical model of the hydrostatical bearing of hob type, allowing to determine bearing strength, ex-
pense of lubricating material and losses of power on a friction, is developed. Made and debugged program of calcu-
lation of the examined bearings in modern language «fortran». The engineering method of calculation of the hydro-
statical bearing is developed, pozvolyayu-schaya to determine his descriptions by a calculator. It is rotined a calcula-
tion, that necessary exactness of calculations is arrived at through 5...6 iterations on pressures in chambers and pres-
sures in the knots of net on interchamber bridges. Stability of calculation model is tested by the task of different 
initial conditions and receipt as a result of identical values of pressures in chambers. It is rotined vli-yanie excentric-
ity in bearing on his bearing strength, expense of greasing and loss of power on a friction. Influence of pressure of 
feed, frequency of rotation, diameter of jet and zazora on basic descriptions of the hydrostatical bearing is analysed. 
Got optimum values of diameters of jets at which a maximal value has a carrying bearing capacity. The results of 
calculation rotined also, that with the increase of angulator a billow emerges on a greater corner and influence of 
angulator on a carrying capacity more substantially at large excentricities. 

Key words: hydrostatical bearing, mathematical model, program of calculation, carrying capacity, expense of 
greasing, losses on a friction, excentricity, jet, model stability. 
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