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ГИ ДРО ДИ Н АМ И ЧЕСКО Е ДЕМ П ФИ РО ВАН И Е

Н.П.Артеыенко, В.Н.Доценко, В.В,Усик, А.И.Чайка

ОБ ОПРЕДЕЛЕНИИ ХАРАКТЕРИСТИК ВЫСОКОСКОРОСТНЫХ
ГИДРОСТАТИЧЕСКИХ ПОДШИПНИКОВ
ПРИ НЕСТАЦИОНАРНОМ НАГРУЖЕНИЙ РОТОРОВ

В последнее время наблюдается повышенный интерес к гидростати
ческим подшипникам для высокоскоростных легких роторов. Такие рото
ры испытывают одновременное действие постоянно ориентированных и пе
ременных по направлению внешних сил. В течение каждого оборота равно
действующая внешних сил изменяется как по величине, так и по направ
лению. При этом процессы, происходящие в смазочном слое подшипника, 
имеют нестационарный характер, С ростом скорости вращения влияние 
нестационарности -на характеристики подшипников может оказаться суще
ственным.

Определение характеристик высокоскоростных гидростатических 
подшипников (несущая способность, расход рабочем жидкости, потери 
мощности на трение, а также устойчивость движения и колебаний рото
ра) связано с нахождением функции распределения давления в подшип
нике.

При малых колебаниях шипа в подшипнике, когда переменная со
ставляющая внешних сил невелика, определение функции рарпределения 
давления может быть выполнено при решении стационарной задачи. Гидро
динамические силы, действующие в подшипнике, .при этом устанавливаются 
для положения центра шипа в равновесной точке. При решении задачи о 
колебаниях и устойчивости движения ротора силы, возникающие в смаз
ке, определяются как линейные функции перемещений и скоростей.

При значительных колебаниях шипа в подшипнике, когда перемен
ная составляющая внешних сил соизмерима с постоянной или преоблада
ет над ней определение функций распределения давления из стационар
ной задачи может привести к существенным погрешностям.



Для решения целого ряда задач динамики роторов (исследование 
вынужденных колебаний с большими амплитудами, развитие самовозбуждаю- 
щихся колебаний, влияние вынужденных колебаний на автоколебания) тре
буется рассмотрение нестационарных процессов в смазке и учет нелиней
ности гидродинамических сил.

' В настоящей работе ввиду значительной сложности получения реше
ний и реализации их на современных ЭЦВМ пренебрегаем силами инерции 
в смазке, а нестационарность учитываем наложением переменных гранич
ных условий для скоростей..-

При определении функции распределения давления многокамерный 
гидростатический подшипник разбили на п. подшипников частичного ох
вата, как это сделано в [ i j  . Для каждой из межкамеуных перемычек 
можно записать уравнение Рейнольдса в безразмерном виде [z ]:

где x,z - окружная и осевая координаты;' / - радиальный зазор;
Р - давление; г= !+0,oyk(<o^Ref‘''̂  ̂ ; - 1 O . O Z k l ;

-̂ 2 inT ^ —  J  ̂ ~ относительная ширина ка-
 ̂ Z 7-Zмеры; a - число камер; "У - " ; ZLo - длина камеры;к . . . . .  .S2

- п L ; Л =
Р о Г

J I  - вязкость; со - угловая скорость; Рд - давление питания;
ip - относительный зазор; sik^. ;
Vg = o)d-, dg = со R J ; к - текущее время;

Т - период изменения нагрузки;
U=coR-*- е sLn (x ~ f)-  e<f cos (x~ y) ;

V= ecos (x -у>)-неу> sin (5c - p ) ;
^  FV)CC ;

- координаты кромки i  -й камеры со стороны ( 1 +1)-й каме
ры.

Решение ( I )  разыскивается в виде экспоненциальной функции, сомно
житель правой части которой представляет собой сумму слагаемых. Первое 
слагаемое удовлетворяет решению однородного уравнения и неоднородным 
граничным условиям. Слагаемое, удовлетворяющее неоднородному уравнению, 
находится методом Галеркина.
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I  - длина торцовой перемычки; ’ 9̂  = ■■ Si к
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Полученная функция распределения давления имеет вид [2]
Р (с с . г )^  [ I

LA’s *:/Д. ( 2 )

Входящие в формулу (2) коэффициенты у   ̂ С, ж Cg за
висят от скоростей а (т )  ж ^ fz )  ̂ о. также от геометрии подшипника.

/'.Коэффициенты и Лк зависят от геометрии и давлений в камерах,
определяемых из системы баланса расходов рабочей жидкости для каждой 
из камер подшипника f2 j. "

Интегрируя функцию распределения давления по всей поверхности под
шипника, найдем вырахения для гидродинамических сил в проекциях на ли
нию центров направление, ей перпендикулярное у», х, r j.

Полученные значения гидродинамических сил входят в уравнения дви
жения ротора, которые представлены ниже в безразмерном виде;

= cosy> + sd 5 tA C o s fff^ +  'fo- 'fj- I'y ^

(хг-к2рсг)=9^0л Зсп  ki, S c r t f -d ,

3 )

где cnv^Po , О A_
в у /la'^k) ' dPoR(Lo^L) ’ ^ 5 ’

Л - смещение центра тяжести; = ; со ~ текущее значе
ние угловой скорости; с̂ о - характерное значение угловой скоро
сти; S t  - число Струхаля; 36= -уу/у" ’

Решая совместно уравнения движения ротора и систему баланса рас
ходов, находим траекторию движения центра шипа под действием заданных 
сил.

Система дифференциальных уравнений движения ротора решается с 
помощью численных методов на ЭЦВМ. В качестве начальных условий при
няты параметры, характеризующие положения центра шипа ротора на кри
вой подвижного равновесия.

Система уравнений баланса расходов для турбулентного режима ре
шалась итерационным методом Ньютона. Для выбора метода решения систе
мы (3) проделаны сравнительные расчеты одних и тех же вариантов мето
дами Рунге-Кутта, Адамса-Штермера и модифицированным методом Эйлвг 
ра. После анализа полученных данных в дальнейшем при расчетах исполь-



зовался метод Адамса-Штермера. Время счета этим методом значитель
но меньше, чем методом Рунге-Кутта, а точность выше, чем методом ЗЙ- 

С помощью методов численного интегрирования решались задАчи 
1ШЙ об у:-’ссйчивости ротора на траектории, так и об устойчивости равно
весной точки.

При моделировании движения системы ротор-подшигшик на ЭЦВМ об 
устойчивости ротора судят по характеру изменения его траектории во 
времени. В данной работе движение ротора считалось устойчивым, если 
в результате расчетов на ЭЦВМ получались замкнутые траектории дшиже- 
ния центра шипа, в противном случае - движение ротора неустойчивое.

Если работа ротора происходит в устойчивой области, то при рас
чете нескольких оборотов получались замкнутые траектории. При нало
жении возмущений на равновесное положение ротора траектория центра 
шипа в устойчивой области вырождалась в точку, В неустойчивой зоне 
смещение ротора неограниченно возрастает.

Полученные таким путем траектории для различных оборотов позво
ляют построить амплитудно-частотные характеристики ротора,во всем 
рассматриваемом диапазоне оборотов и определить влияние различных 
геометрических и рабочих параметров на амплитуды колебаний резонанс
ных областей, границы устойчивой работы роторов.

Приведем некоторые результаты расчетов. Траектории движения 
центра ротора имеют форму, близкую к эллиптической или круговой, их 
сазмеры и ориентация зависят от того, докритичесная или закритичес- 
кая область рассматривается (рис. I ) .

Наряду с теоретическими выполнены опытные исследования ампли
тудно-частотных характеристик роторов на ГСП. Изучалось влияние ра
диального зазора, диаметра жиклера, давления питания, величины не
уравновешенности на амплитуды вынужденных колебаний и границы устой
чивой работы роторов. Исследовался, симметричный ротор на двух ради
альных гидростатических подшипниках. Вес ротора о =40 кг. Жест
кость ротора С =4,55*10® к/м. Основные размеры подшипников 
А" = 20 мм; 7г. = 27 мм; Z = 10 мм; ширина камеры Л  = 4 мм; 
число камер /г = 8.

Получено, что даже при значительной остаточной неуравновешен
ности (до 45 *10  ̂ Нм на опору) основную опасность для работы узла 
представляют собой самовозбуждающиеся колебания (рис. 2). Для испы
танного узла изменение дисбаланса практически не влияло на границу 
устойчивости ротора, хотя полученные результаты, очевидно, являют

-  65 -

12-7225



-  86  -

Р и с, I .  Траектория движения 
центра шипа ротора и сравнение 
расчетной и опытной амплитудно- 
частотной характеристики ротора

16 п-10~, о5/мин
Р и с. 2. Влияние величины неуравновешенности на ампли
тудно-частотную характеристику ротора
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Р и с. 5. Влияние параметров под
шипника на границу устойчивости ротора
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собой частный случай и при других соотношениях геометрических и 
рабочих параметров могут иметь место другие результаты.

При исследовании влияния -различных параметров на область устой
чивой работы ротора получено, что увеличением давления питания и 
уменьшением радиального зазора можно значительно сдвинуть границу 
устойчивости ротора (рис, 3). Величина входного компенсатора *имеет 
оптимальную величину, которая обеспечивает максимальную жесткость 
опоры, а следовательно, и наибольшую область устойчивой работы ро
тора.

При сравнении теоретических и опытных данных получено удовлет
ворительное их совпадение (рис, 1,6).

-  87 -

Л и т е р а т у р а

1 , А р т е м е н к о  Н , П . , ^ с и к  В .В ,, Ч а й к а  А,И. Теоре
тическое исследование потерь на трение в радиальных гидростати
ческих подшипниках. - В сб.: Исследование и проектирование гидро
статических опор и уплотнений быстроходных машин. Харьков, 1973.

2. А р т е м е н к о  Н.П.,Д о ц е н к оВ.Н ,, П о д д у б я ы й  А.И., 
У с и к  В.В. К расчету характеристик опор роторов при периодичес
ки изменяющихся во времени нагрузках, - В сб.: Самолетостроение. 
Техника воздушного флота. Харьков, 1975, вып. 38,

А.И.Белоусов, И.П.Токарев

ДИНАМИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ГИДРОСТАТИЧЕСКИХ УСТРОЙСТВ
С УЧЕТОМ ИНЕРЦИОННОСТИ РАБОЧЕЙ ЖИДКОСТИ 
В ДРОССЕЛИРУЮдаХ элементах

В работах, посвященных исследованию динамики гидростатических 
опор (ГСО) [ i j ,  [2 ] ,  не учитываются инерционные свойства потоков в 
дросселирующих элементах.

В работе [з] показано, что время переходного процесса дроссели
рующих элементов4^может быть велико и ыеучет его вносит существен
ные погрешности в определение динамических характеристик гидроста
тических опор. Однако кдр характеризует только длительность пере-


