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АНАЛИЗ РАБОТЫ ГИДРОСТАТИЧЕСКОГО ПОДШИПНИКА  

НА ПЕРЕХОДНИХ РЕЖИМАХ 
 

Проектирование надежных опор роторов современных быстроходных машин связано с решением ряда 

сложных задач как теоретического, так и экспериментального характера. Экспериментальные ис-

следования играют большую роль в системе научных исследований и позволяют совершенствовать и 

уточнять математические модели и применяемые численные методы для их реализации. Эксперимен-

тальные исследования обычно носят выборочный характер и поэтому требуют тщательной подго-

товки. Поставлена задача исследовать характеристики гидростатического подшипника на режимах 

пуска и торможения. Разработана программа экспериментальных исследований поведения вала на 
гидростатических подшипниках для наиболее сложных условий работы. Приведены достоинства гид-

ростатических подшипников в сравнении с другими типами подшипников скольжения, а также в 

сравнении с подшипниками качения. Показана эффективность гидростатических подшипников, в 

сравнении с другими типами подшипников, для современных быстроходных машин, в которых наблю-

дается рост виброперегрузок и виброперемещений. Гидростатические подшипники зарекомендовали 

себя на всех режимах работы, в том числе и на переходных. Приведено описание экспериментальной 

установки по исследованию переходных режимов работы вала на гидростатических подшипниках. 

Исследования переходных режимов работы вала на гидростатических подшипниках проводились при 

различных значениях давления питания рабочей жидкости, остаточной неуравновешенности, а так-

же различных значениях диаметра гидростатического подшипника. Для выявления характера движе-

ния ротора на гидростатических подшипниках представлены также значения амплитуд колебаний 
при стационарном (установившемся) движении ротора. Показано, что сопоставление амплитуд ко-

лебаний ротора на гидростатических подшипниках диаметром 0,06 м для случаев нестационарного и 

стационарного режимов его работы при разгоне амплитуды колебаний во всём диапазоне частот 

вращения несколько ниже (примерно на 15…20 %), чем в случае стационарного режима работы рото-

ра. При замедлении ротора амплитуды колебаний ротора при больших частотах вращения несколько 

больше (примерно на 7…9 %), а при малых частотах вращения меньше на 8…10 %, чем в случае ста-

ционарного режима работы ротора. Малое влияние нестационарного характера движения ротора на 

динамические характеристики, может быть объяснено его большой массой. 

 

Ключевые слова: гидростатический подшипник; режимы пуска и остановки; движение ротора; рабо-

чая жидкость; амплитуда колебаний; динамические характеристики. 

 

Анализ проблем 
 

Одним из основных требований, предъявляе-

мых к любым проектируемым подшипникам, явля-

ется высокая надежность и долговечность на всех 

режимах его работы. 

В настоящее время подшипники скольжения 

жидкостного трения применяются в редукторах 

авиационных двигателей. Необходимость их приме-

нения связана с тем, что в настоящее время одним 

из направлений развития газотурбинных двигателей 

самолетов гражданской авиации является увеличе-

ние степени двухконтурности. Это дает существен-

ное повышение экономичности двигателя. Для 

дальнейшего повышения степени двухконтурности 

(более 9) двигателя необходимо устанавливать в нём 

понижающий редуктор. В последнее время такие 

двигатели разрабатываются различными двигателе-

строительными фирмами. В связи с большой пере-

даваемой редуктором мощностью на подшипники 

зубчатых колес внутреннего зацепления действуют 

очень большие нагрузки 100000-200000 Н при ча-

стоте вращения около 10000 об/мин. При таких 

больших нагрузках и высокой частоте вращения 

подшипники качения не могут обеспечить требуе-

мый назначенный ресурс, составляющий более 

10000 часов. Альтернативой подшипникам качения 

для подвеса зубчатых колёс редуктора авиационного 

двигателя являются подшипники скольжения с жид-

костной смазкой. Эти подшипники способны вы-

держивать большие нагрузки и имеют при высокой 

частоте вращения очень большой ресурс.  

Фирма Pratt Whitney разработала двигатель с 

редуктором и тягой 8 и 10 тонн, который планиру-
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ется форсировать в дальнейшем до тяги 14 тонн. В 

качестве подшипников зубчатых колёс внутреннего 

зацепления используются подшипники скольжения.  

В существующих конструкциях энергоустано-

вок используются различные типы подшипников 

скольжения. Известно больше количество расточек 

вкладышей. Наиболее часто применяют самую про-

стую цилиндрическую расточку. Однако круглоци-

линдрический подшипник имеет малую область 

устойчивости и сравнительно невысокую грузо-

подъёмность. Широко распространен в турбострое-

нии двухцентровый подшипник. Демпфирующая 

способность двухцентрового подшипника больше, 

чем цилиндрического, вследствие того, что в по-

следнем работают две половинки подшипника, каж-

дая из которых имеет клиновое пространство. Дру-

гим типом подшипника, обеспечивающим устойчи-

вую работу ротора, является трёхцентровой под-

шипник. Очень надежным типом подшипника, про-

тиводействующим возбуждению колебаний масля-

ного слоя, является подшипник с самоустанавлива-

ющимися сегментами. Правильно спроектирован-

ный и изготовленный подшипник с самоустанавли-

ваюшимися сегментами в отличие от традиционных 

конструкций позволяет расширить область устойчи-

вого движения ротора. Кроме того, они способны 

компенсировать перекос валопровода, обладают 

малыми потерями на трение. В качестве опор рото-

ров агрегатов энергоустановок находят применение 

гидростатодинамические подшипники. Одним из 

основных достоинств гидростатодинамических 

подшипников является возможность применения в 

качестве смазочного материала рабочего тела агре-

гата. Целесообразность применения гидростатоди-

намических подшипников особенно уместна, если в 

агрегате присутствует рабочее тело под. большим 

давлением. Примером таких агрегатов являются 

топливные насосы авиационных двигателей. В дан-

ном случае рабочим телом является керосин, кото-

рый находится в насосе под большим давлением. 

Эти подшипники относятся к подшипникам жид-

костного трения. Основным критерием работоспо-

собности гидростатодинамических подшипников 

является минимальная толщина смазочной пленки, 

разделяющую трущиеся поверхности. Толщина сма-

зочной пленки должна превышать суммарную высо-

ту микронеровностей и отклонений от формы вала и 

подшипника, то есть за один полный оборот не 

должно происходить контакта микронеровностей. 

Поэтому эти подшипники являются практически 

безизносными, если не учитывать начальные мгно-

вение пуска и конец останова.  

Следовательно, применение гидростатодина-

мических подшипников расширяет ассортимент 

применяемых материалов. Диаметральные размеры 

гидростатодинамических подшипников также 

меньше, чем подшипников качения, традиционно 

применяемых в топливных насосах. В отличии от 

подшипников качения, которые имеют дискретные 

значения стандартных диаметров, гидростатодина-

мические подшипники скольжения можно изгото-

вить любого диаметра. Вследствие остаточной не-

уравновешенности роторов агрегатов энергоустано-

вок, подшипники нагружены как постоянными си-

лами (вес ротора), так и переменных (неуравнове-

шенность ротора). 

Таким образом, большая нагруженность, не-

стационарность нагружения, высокие частоты вра-

щения роторов, большая вероятность турбулентного 

течения рабочей жидкости, являются основными 

особенностями работы подшипников роторов агре-

гатов энергоустановок. 

Нестационарность нагружения может быть вы-

звана также переменной частотой вращения (напри-

мер, режимы пуска и останова). Нестационарный 

режим нагружения оказывает существенное влияние 

на характеристики опор жидкостного трения. 

Целью данной работы является исследование 

режимов пуска и останова роторов энергоустановок. 

В силу новизны и недостаточной изученности ис-

следования режимов пуска и останова роторов энер-

гоустановок на гидростатодинамических подшип-

никах, являются актуальными. 

 

Анализ литературных данных 
 

В работе [1] рассматриваются подшипники 

скольжения, работающие в режиме гидродинамиче-

ского трения. На кораблях и подводных лодках 

гребные винты часто устанавливают на подшипни-

ках с водяной смазкой. Приведены результаты экс-

периментального исследования влияния скорости 

вращения на рабочий экцентриситет, коэффициент 

трения и режимы смазки. Надёжность такого под-

шипника будет меньше в сравнении с гидростато-

динамическим, в котором используют как гидроди-

намические, так и гидростатические эффекты. В 

работе [2] приведена вычислительная модель для 

анализа работы самоустанавливающихся упорных 

подшипников с наклонной подушкой. За счёт само-

установки подушек повышается надёжность работы 

подшипника. Однако наличие контактных давлений 

и возникающих при этом напряжений Герца всё же 

снижает надёжность работы подшипника. В рабо-

те [3] отмечается, что общие затраты на трение и 

износ составляют 250 миллиардов евро в год во 

всём мире. Приведены результаты исследований 

подшипников скольжения, работающих на специ-

альной мезогенной жидкости. Эта жидкость позво-

ляет снизить коэффициент трения на 60 %. Однако 
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применение этих жидкостей уменьшает трение, но 

не устраняет его. В работе [4] показана эффектив-

ность микротекстурирования на трибологические 

характеристики. Это позволило уменьшить коэффи-

циент трения и повысить контактную нагрузку в 

условиях недостаточной смазки. Недостаточная 

смазка также снижает надежность работы подшип-

ника. В работе [5] приводятся исследования под-

шипника скольжения для гидравлического насоса, 

работающего на морской воде. Подшипник работает 

в условиях полусухого и граничного трения, что 

снижает его долговечность. В работе [6] приводится 

исследование влияния основных параметров на со-

противление трению подшипника скольжения. По-

казано, что основное влияние на трение оказывает 

скорость вращения цапфы, коэффициент скольже-

ния маслянистой пленки и давление на входе и вы-

ходе подшипника. Заслуживает внимания работа [7], 

в которой для повышения надёжности работы пред-

лагаются гибридные подшипники, представляющие 

собой комбинацию подшипников качения и плёноч-

ных подшипников. В данной работе приведены ре-

зультаты теоретических и числительных исследова-

ний. Обоснованы условия возникновения мини-

мального эффекта трения. В работе [8] приведена 

программа для анализа гидродинамических цилин-

дрических подшипников скольжения. Рассматрива-

ется двумерная задача течения смазки с учётом раз-

личных отклонений контактной поверхности от ци-

линдрической формы. Рабочая поверхность разде-

лена на несколько зон гидродинамического трения. 

Приведенный анализ показывает отсутствие 

исследований режимов пуска и останова роторов на 

гидростатодинамических подшипниках. 

 

Результаты исследований 
 

В настоящее время отсутствуют как экспери-

ментальные, так и теоретические исследования, ка-

сающиеся влияния переменной частоты вращения 

(разгон и останов) ротора на основные показатели 

работы большинства типов гидростатических под-

шипников. В данной работе рассматриваются экспе-

риментальные исследования режимов пуска и оста-

нова гидростатических подшипников сегментного 

типа. Основное внимание при проведении исследо-

ваний уделялось изучению колебаний ротора. Рас-

смотрение этой характеристики связано с тем, что 

при разгоне и останове ротора именно она опреде-

ляет работоспособность подшипниковых узлов. 

Исследования проводились при различных зна-

чениях давления питания рабочей жидкости Р0= 0,4; 

0,6 МПа, остаточной неуравновешенности ротора 

q=10,0510-5; 21,4410-5 кг/м и на сегментных под-

шипниках различного диаметра. На рис 1-3 приве-

дены результаты исследований режимов пуска и 

останова ротора на сегментных гидростатодинами-

ческих подшипниках при малых величинах остаточ-

ной неуравновешенности ротора. 

 

 
 

Рис. 1. Амплитуда частных характеристик ротора  

на сегментных гидростатических подшипников  
при остаточной неуравновешенности  

q=10,0510-5 кги давлением питания Р0= 0,4 Мпа 
 

 
 

Рис. 2. Амплитудно-частотные характериcтики  

ротора на сегментных гидростатических подшипни-

ках при остаточной неуравновешенности  

q=10,0510-5 кги давлением питания Р0= 0,4 Мпа 
 

 
 

Рис. 3. Амплитудно-частотные характериcтики  

ротора на сегментных гидростатических подшипни-

ках при остаточной неуравновешенности  

q=10,0510-5 кг и давлением питания Р0= 0,6МПа 
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На рис. 4-5 приведены результаты исследова-

ний режимов пуска и останова при больших вели-

чинах остаточной неуравновешенности ротора. 

 

 
 

Рис. 4. Амплитудно-частотные характериcтики  

ротора на сегментных гидростатических подшипни-

ках при остаточной неуравновешенности  

q=21,4410-5  кг и давлением питания Р0= 0,4 МПа 
 

 
 

Рис. 5. Амплитудно-частотные характериcтики  

ротора на сегментных гидростатических подшипни-

ках при остаточной неуравновешенности  

q=21,4410-5 кг и давлением питания Р0= 0,4 МПа 
 

На приведенных рисунках по вертикали приве-

дены амплитуды колебаний А в безразмерных вели-

чинах. Размерную величину амплитуды колебаний 

А  можно вычислить по известному зазору в под-

шипнике  40,9 10 м А А      . 

Сопоставляя амплитуды колебаний ротора на 

сегментных подшипниках для случаев нестационар-

ного и стационарного режимов его работы можно 

отметить, что при разгоне (рис.1) амплитуды коле-

баний во всём диапазоне частот вращения несколько 

ниже (примерно на 15…20%), чем в случае стацио-

нарного режима работы ротора. 

При замедлении ротора (см. рис. 2) амплитуды 

колебаний в области от ω=0 доω=800 с-1 меньше 

при- мерно 8…10 %, а в области от ω=800 с-1 до 

ω=1200 с-1  несколько больше примерно на 7…9 %, 

чем в случае стационарного режима работы ротора. 

Сопоставление амплитуд колебаний ротора при 

нестационарном и стационарном режимах его рабо-

ты при давлении питания Р0= 0,6 МПа (см. рис.3) 

показывает, что амплитуды колебаний в первом 

случае несколько выше примерно на 14…18 %, чем 

в случае стационарных режимов работы ротора. При 

большом дисбалансе (рис. 4 и 5) отличие амплитуд 

колебаний ротора для случаев нестационарного и 

стационарного режимов его работы незначительно 

(соизмеримо с погрешностью измерения). 

 

Выводы 
 

1. Характер движения ротора на переходных 

режимах его работы не оказывает существенного 

влияния на его амплитуды колебаний и резонанс-

ную скорость. 

2. Малое влияние нестационарного характера 

движения ротора на динамические характеристики 

его движения может быть объяснено его большой 

массой 39,4 кг. 

3. Имеющееся незначительное отклонение ам-

плитуд колебаний нестационарного и стационарного 

режимов работы ротора связано с влиянием пере-

ходных процессов на распределение давлений в 

смазочном слое сегментных подшипников, а значит 

и на гидродинамические силы. 
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АНАЛІЗ РОБОТИ ГІДРОСТАТИЧНОГО ПІДШИПНИКА  

НА ПЕРЕХІДНИХ РЕЖИМАХ 

В. І. Назін 

Проектування надійних опор роторів сучасних швидкохідних машин пов'язані з вирішенням низки 

складних завдань як теоретичного, так і експериментального характеру. Експериментальне дослідження ві-

діграє велику роль у системі наукових досліджень і дозволяє удосконалювати та уточнювати математичні 
моделі та застосовувані обчислювальні методи для їх реалізації. Експериментальні дослідження зазвичай 

мають вибірковий характер і тому вимагають ретельної підготовки. Поставлено завдання досліджувати ха-

рактеристики гідростатичного підшипника на режимах пуску та гальмування. Розроблено програму експе-

риментальних досліджень поведінки хвиль на гідростатичних підшипниках для найскладніших умов роботи. 

Наведено переваги гідростатичних підшипників у порівнянні з іншими типами підшипників ковзання, а та-

кож в порівнянні з підшипниками кочення. Показано ефективність гідростатичних підшипників у порівнянні 

з іншими типами підшипників, для сучасних швидкохідних машин, у яких спостерігається зростання вібро-

перевантажень та вібропереміщень. Гідростатичні підшипники зарекомендували себе на усіх режимах робо-

ти зокрема і перехідних. Наведено опис експериментальних установок дослідження перехідних режимів ро-

боти валу на гідростатичних підшипниках. Дослідження перехідних режимів роботи валу на гідростатичних 

підшипниках проводилися при різних значеннях тиску живлення робочої рідини, залишкової неврівноваже-

ності, а також різних значеннях гідростатичних підшипників. Для виявлення характеру руху ротора на гід-
ростатичних підшипниках представлені також значення амплітуд коливань при стаціонарному (усталеному) 

русі ротора. Показано, що зіставлення амплітуд коливань ротора на гідростатичних підшипниках діаметром 

0,06 м для випадків нестаціонарного та стаціонарного режимів його роботи при розкиданні амплітуди коли-
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вань у всьому діапазоні частот обертання дещо нижче (приблизно на 15…20 %), ніж у випадку стаціонарно-

го режиму роботи ротара. При уповільненні ротора амплітуда коливань ротора більших частот обертання 

дещо більше (приблизно на 7…9 %), а при малих частотах обертання менше на 8…10 %, ніж у разі стаціона-

рного режиму роботи ротора. Малий вплив нестаціонарного характеру руху ротора на динамічні характери-

стики, можна пояснити його великою масою. 

Ключові слова: гідростатичний підшипник; режими пуску та зупинки; рух ротора; робоча рідина; ам-

плітуда коливань; динамічні характеристики. 

 

 

ANALYSIS OF THE OPERATION OF A HYDROSTATIC BEARING  

IN TRANSITION MODES 

Volodymyr Nazin 

The design of reliable rotor supports for modern high-speed machines is associated with the solution of many 

complex problems, both theoretical and experimental. Experimental studies play an important role in the system of 

scientific research and allow improvement and refine mathematical models and the application of numerical meth-

ods for their implementation. Experimental studies are usually selective and therefore require careful preparation. 

The task was set to investigate the characteristics of a hydrostatic bearing in the starting and braking modes. A pro-

gram of experimental studies of the behavior of a shaft on hydrostatic bearings for the most difficult operating con-

ditions has been developed. The advantages of hydrostatic bearings are given compared with other types of plain 

bearings, as well as compared with rolling bearings. The effectiveness of hydrostatic bearings is shown, compared 

with other types of bearings, for modern high-speed machines, in which there is an increase in vibration overloads 

and vibration displacements. Hydrostatic bearings have proven themselves in all operating modes, including transi-
ent ones. A description of the experimental setup for the study of transient modes of operation of the shaft on hydro-

static bearings is given. Studies of the transient modes of operation of the shaft on hydrostatic bearings were con-

ducted at various values of the pressure of the working fluid supply, residual unbalance, as well as various values of 

the diameter of the hydrostatic bearing. To identify the movement of the rotor on hydrostatic bearings, the values of 

the amplitudes of oscillations during stationary (steady) movement of the rotor are also presented. It is shown that 

the comparison of the oscillation amplitudes of the rotor on hydrostatic bearings with a diameter of 0.06 m for the 

cases of non-stationary and stationary modes of its operation during the acceleration of the amplitude of oscillations 

in the entire range of rotational speeds is slightly lower (by about 15…20 %) than in the case of a stationary mode of 

operation of the rotor. When the rotor slows down, the amplitude of the rotor oscillations at high speeds is somewhat 

larger (by about 7…9 %), and at low speeds it is less by 8…10 % than in the case of a stationary rotor operation. 

The small influence of the non-stationary nature of the rotor movement on the dynamic characteristics can be ex-

plained by its large mass. 
Keywords: hydrostatic bearing; start and stop modes; rotor movement; working fluid; oscillation amplitude; 

dynamic characteristics. 
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