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Рассмотрены преимущества и возможные области применения гидростатодинамических подшипни-
ков с различной жиклёрной компенсацией. Приведены основные уравнения, описывающие работу рас-
сматриваемых подшипников с учетом общепринятых в гидродинамической теории смазки допущений. 
Применены наиболее распространенные и эффективные численные методы при решении основных 
уравнений математической модели. Получены расчетным способом критические скорости и границы 
устойчивости ротора на гидростатодинамических подшипниках сдвоенного типа с различной жик-
лёрной компенсацией. 
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Введение 

 
Большинство применяемых в настоящее время 

гидростатодинамических подшипников имеют рав-
номерно распределенные по рабочей поверхности 
камеры и одинаковые размеры жиклёров, установ-
ленных на входе в них. Однако в некоторых маши-
нах и агрегатах, где действуют большие односто-
ронние нагрузки, появляется возможность неравно-
мерно по окружности размещать камеры и на входе 
в них ставить жиклёры различного диаметра. При-
мерами таких агрегатов являются топливные и мас-
ляные насосы. Применение различных диаметров 
жиклёров в нагруженной и ненагруженной зонах 
позволяет уменьшить расход рабочей жидкости и 
увеличить грузоподъемность подшипника. Однако с 
уменьшением диаметра жиклёра возрастает вероят-
ность его засорения и поэтому необходимо уделять 
внимание на тщательность очистки рабочей жидко-
сти от примесей. 

Тенденция роста скоростей вращения роторов 
современных быстроходных машин приводит к 
увеличению виброперемещений и виброперегрузок. 
Оценка динамических характеристик машины ста-
новится все более актуальной. 

Целью работы является сравнение амплитудно-
частотных характеристик ротора на гидростатоди-
намических подшипниках сдвоенного типа с одина-
ковой и различной жиклёрной компенсацией в на-
груженной и ненагруженной зонах. 

 
1. Математическая модель объекта 
 
Определение амплитудно-частотных характе-

ристик ротора на рассматриваемых подшипниках 
связано с совместным решением уравнений баланса 
расходов, Рейнольдса и уравнений движения ротора 
внутри подшипника. Уравнения баланса расходов 
запишем из условий равенства расходов по контуру 
i-й камеры и расхода через входные компенсирую-
щие устройства для наружной и внутренней рабочих 
поверхностей подшипника, схема которого приве-
дена в работе [1]. 

вх1 1 2 3 4 V1Q Q Q Q Q Q ,      
      (1) 

вх2 11 12 13 14 V2Q Q Q Q Q Q ,      

где вх1Q  и вх2Q  – расходы через входные компен-
сирующие устройства для камер на наружной и 
внутренней рабочих поверхностях подшипника. Для 
жиклёров эти расходы записываются в следующем 
виде: 

 2
вх1 вх ж1 вх k1,i

2Q r P P    


, 

(2) 

 2
вх2 вх ж2 вх k2,i

2Q r P P    


, 

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

ж1r  и ж2r  – радиусы жиклёров, установленных 
на входе в камеры;  

  – плотность рабочей жидкости;  

вхP  – давление питания от насоса на входе в ка-
меры перед жиклёром; 

k1,iP  и k2,iP  – давления в i -х камерах, располо-
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женных на наружной и внутренней рабочих поверх-
ностях подшипника. 

Расходы по контуру i -й камеры с учетом пере-
носного и градиентного течения рабочей жидкости 
для наружной и внутренней рабочих поверхностей 
подшипника запишем в следующем виде: 

 3
1,i k1,i k1,i 1 k11 1,i k1

1
mk1

h P P lR h l
Q

2 12 l
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 3
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V2 k2 k2 mQ b l V   , 

где 1,ih  и 2,ih  – зазоры в подшипнике, соответст-
венно на наружной и внутренней рабочих поверхно-
стях;  

  – динамическая вязкость рабочей жидкости; 
  – угловая скорость вращения диска с валом;  

1R  и 2R  – радиусы наружной и внутренней ра-
бочих поверхностей подшипника;  

k1l  и k2l  – длины камер на наружной и внутрен-
ней поверхностях подшипника;  

mk1l  и mk2l  – длины межкамерных перемычек 
подшипника;  

k1b  и k2b  – ширина камер на наружной и внут-
ренней рабочих поверхностях подшипника;  

V1Q  и V2Q  – расходы рабочей жидкости, обу-
словленные движением вала с диском;  

mV  – скорость движения вала вдоль линии цен-
тров диска и подшипника; 

слP  – перепад давления на сливе из подшипника. 
Записанные выражения для расходов рабочей 

жидкости подставляем в исходные уравнения (1) и 
получаем выражения для определения давлений в 

камерах, которые представим в виде, приспособлен-
ном для численной реализации: 

   k1,i n 1 9,i вх k1,i 11,i k1,i 1n n
(P ) a P P a P       

 12,i k1,i 1 10,in
a P a   ,   (3) 

   k2,i n 1 9,i вх k2,i 11,i k2,i 1n n
(P ) b P P b P     

 12,i k1,i 1 10,in
b P b .   

Коэффициенты 9,ia ; 11,ia ; 12,ia ; 10,ia ; 9,ib ; 11,ib ; 

12,ib ; 10,ib  в процессе итерации остаются постоян-
ными. 

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

k1,i n 1 k1,i n 1(P ) (P ) ,     

k2,i n 1 k2,i n 1(P ) (P ) .     

Для определения давлений на межкамерных 
перемычках запишем уравнения Рейнольдса для 
наружной и внутренней частей подшипника, кото-
рые с учетом общепринятых в гидродинамической 
теории смазки допущений будут иметь следующий 
вид: 
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где 1 1x ,z  и 2, 2x z  – окружные и осевые координаты 
в подшипнике; 

1 2h , h  – зазоры в наружной и внутренней частях 
подшипника; 

1, 2P P  – текущие значения давлений на межка-
мерных перемычках наружной и внутренней частей 
подшипника; 

  – динамическая вязкость рабочей жидкости; 

1 1x , zK K  и 
2 2x zK , K  – коэффициенты турбу-

лентности, определяемые по методу В.Н. Констан-
тинеску [2]; 

1 2U , U  – окружные скорости наружной и внут-
ренней рабочих поверхностей диска; 
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V  – скорость сближения диска с валом и под-
шипника. 

Зная давления в камерах и на межкамерных пе-
ремычках можно определить грузоподъемность 
подшипника. Полученные гидродинамические силы 
используются при решении уравнения движения 
диска внутри подшипника. В данной работе за осно-
ву были взяты уравнения движения, приведенные в 
работе [3]. Внешними силами в этих уравнениях 
являются гидродинамические силы, вес ротора и его 
неуравновешенность. Запишем уравнения движения 
диска с валом в безразмерном виде 

2
o o

o н

m( ) 2 i G cos
tq cos( ),

sh

         

   


 

      (5) 

о o o

o н

m( 2 ) 2 j G sin
tq sin( ).

sh

          

   

 
 

Безразмерные параметры в выражениях (5) свя-
заны с размерными следующими соотношениями: 
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где G mg  – вес вала с дисками; 
g  – ускорение свободного падения; 
e  – эксцентриситет диска в подшипнике; 
i  и j  – гидродинамические силы в проекциях 

на линию центров диска и подшипника и направле-
ние ей перпендикулярное; 

q  – остаточная неуравновешенность вала; 

н  – положение оси отсчета углов. 
 

2. Результаты численного эксперимента 
исследуемого объекта 

 
При численном решении уравнений (5) исполь-

зовался многошаговый метод Адамса. Для получе-
ния исходной информации для метода Адамса ис-
пользовался одношаговый метод Эйлера. 

Рассчитываемый подшипник имел следующие 
геометрические и рабочие параметры: 

1. Диаметр подшипника наружный 1D 91мм.   
2. Диаметр подшипника внутренний 

2D 83мм.   

3. Диаметр диска наружный D1D 90,86мм.   
4. Диаметр диска внутренний 

2DD 83,14мм.   

5. Наружный и внутренний радиальный зазор 
01 02 0,07мм.      

6. Длина подшипника L 50мм.    
7. Вес ротора на одну опору pG 200H.   

8. Коэффициент входа вх 0,62.    

9. Рабочая жидкость  –  вода при t 25 C.    
Амплитудно-частотные характеристики ротора 

на гидростатодинамических подшипниках сдвоен-
ного типа для одинаковых и различных диаметров 
жиклёров в нагруженной и ненагруженной зонах 
приведены на рис. 1. 

 
 

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

сдвоенного типа для одинаковых и различных  
диаметров жиклёров в нагруженной  

и ненагруженной зонах 
 
 

Одна из характеристик, приведенных на рис. 1, 
получена для случая с одинаковыми диаметрами 
жиклёров во всех камерах жd 2мм , а вторая с пе-
ременными диаметрами жиклёров в нагруженной 
зоне жd 2мм  и ненагруженной жd 1мм .  

 
Вывод 

 
Полученные результаты (см. рис. 1) показывают, 

что в подшипнике с различными диаметрами жиклё-
ров (уменьшенными в ненагруженной зоне) диапазон 
устойчивой работы больше, нежели в подшипнике с 
одинаковыми диаметрами жиклёров во всех камерах. 
В рассмотренном диапазоне параметров граница 
устойчивости для подшипника с различными диамет-
рами жиклёров возросла примерно в 1,2 раза. Следо-
вательно, подбором соответствующих диаметров 
жиклёров в подшипнике можно существенно увели-
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чить диапазон устойчивой работы ротора на гидро-
статодинамических подшипниках сдвоенного типа. 
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РАДІАЛЬНІ ГІДРОСТАТОДИНАМІЧНІ ПІДШИПНИКИ ЗДВОЄНОГО ТИПУ  
З РІЗНОЮ ЖИКЛЕРНОЮ КОМПЕНСАЦІЄЮ 

В. І. Назін 
Розглянуто переваги і можливі сфери застосування гідростатодинамічних підшипників з різною жикле-

рною компенсацією. Приведено основні рівняння, що описують роботу даних підшипників з урахуванням 
загальноприйнятих в гідродинамічній теорії мастила допущень. Застосовано найбільш поширені й ефективні 
чисельні методи при вирішенні основних рівнянь математичної моделі. Отримано розрахунковим способом 
критичні швидкості і межі стійкості ротора на гідростатодинамічних підшипниках здвоєного типу з різною 
жиклерною компенсацією. 

Ключові слова: гідростатодинамічий підшипник, жиклерна компенсація, математична модель, теорія 
мастила, критичні швидкості, межі стійкості, чисельні методи. 

 
RADIAL GIDROSTATODINAMIC BEARINGS OF THE DOUBLED TYPE  

WITH DIFFERENT ORIFICE INDEMNIFICATION 
V. I. Nazin 

Advantages and possible application of the gidrostatodinamic bearings domains are considered with different 
orifice indemnification. Basic equalizations, describing work of the examined bearings taking into account the as-
sumptions generally accepted in the hydrodynamic theory of greasing, are resulted. The most widespread and 
effective numeral methods are applied at the decision of basic equalizations of mathematical model. Stalling speeds 
and scopes of stability of rotor are got by a calculation method on the gidrostatodinamic bearings of the doubled 
type with different orifice indemnification. 

Keywords: gidrostatodinamic bearing, orifice indemnification, mathematical model, theory of greasing, stall-
ing speeds, scopes of stability, numeral methods. 
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