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Введение

При создании современных турбомашин одной из первостепенных за­
дач, наряду с формированием оптимальной проточной части, является разра­
ботка высокоэффективных опор роторов. Опора в турбомашине - это устрой­
ство, осуществляющее кинематическую связь вращающегося ротора и не­
подвижного статора. В качестве опор роторов в настоящее время применяет­
ся широкий спектр подшипников. Наиболее простым по конструкции являет­
ся подшипник скольжения, в нем шип ротора установлен в статорную втулку, 
которые изготовлены из материалов, образующих антифрикционную пару. 
Для уменьшения потерь на трение между вращающейся и невращающейся 
поверхностями опоры вводят разделяющую трущиеся поверхности среду. На 
первый взгляд, наиболее рационально применять среду, используемую в ра­
бочем процессе турбомашины, что позволяет перейти в опорах скольжения 
от сухого трения к смешанному или к внутреннему трению. Однако по раз­
личным причинам это не всегда удается. Например, отбор газа из компрессо­
ра снижает КПД машины, что часто бывает неэффективно. Для повышения 
несущей способности опоры в качестве разделяющей рабочей среды исполь­
зуют различные жидкости, имеющие большую плотность и вязкость, чем у 
газов.

Тип рабочей среды, в первую очередь, используется как классифика­
ционный признак для подшипников. В качестве среды, разделяющей эле­
менты ротора и статора, используются: газы (воздух, водород, метан и т.д.) 
в газодинамических и газостатических подшипниках; жидкость (масло, во­
да и др.) в гидродинамических и гидростатических подшипниках; твердые 
тела (шарики и ролики) в подшипниках качения; магнитное поле в магнит­
ных подшипниках.

Газостатические опоры нашли применение в малогабаритных быст­
роходных турбомашинах [1,2]. В судовых и стационарных турбокомпрес­
сорных установках благодаря высокой долговечности и хорошим демпфи­
рующим характеристикам нашли широкое применение подшипники 
скольжения [3,4].

В качестве опор роторов двигателей летательных аппаратов (ДЛА) в 
настоящее время нет альтернативы использованию подшипников качения 
благодаря ряду их специфических преимуществ. Так, современные авиа­
ционные подшипники качения для смазки и охлаждения требуют незначи­
тельного объема масла, а при выполнении ряда фигур высшего пилотажа
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могут кратковременно вообще обходиться без смазки. Монтажные зазоры в 
подшипниках качения позволяют обеспечивать работоспособность ротор­
ной системы при существующих температурных деформациях корпусов на 
всех режимах работы авиационного двигателя. Недостатком подшипников 
качения является их низкая демпфирующая способность (коэффициент 
демпфирования не превышает 5 Не /мм) [5].

Развитие двигателей летательных аппаратов (ДЛА) сопровождается по­
вышением скоростей вращения, увеличением давления и температуры рабо­
чей среды, интенсификацией динамических нагрузок на агрегаты и узлы ле­
тательного аппарата (ЛА). Работоспособность и ресурс изделий в подобных 
условиях в значительной мере зависят от вибрационного состояния. Исполь­
зование жестких опор роторов не позволяет обеспечить допустимого уровня 
вибрации на резонансных режимах и требуемого ресурса работы двигателя. 
Уменьшение амплитуды колебаний ротора и вибрации статора возможно за 
счет использования специальных демпфирующих устройств. Для снижения 
вибронапряженности элементов ДЛА перспективным является использование 
в опорах роторов демпферов сухого, жидкостного или смешанного трения. 
Каждый тип демпфера имеет свои достоинства и недостатки и, следователь­
но, рациональные области применения.

Демпферы опор роторов должны обладать следующими основными 
качествами:

варьируемыми в широком диапазоне жесткостью и демпфированием; 
отсутствием износа и стабильностью характеристик;

возможностью применения в качестве смазки практически любых 
жидкостей, в том числе топлива двигателя; малыми габаритами и массой;

возможностью легко вписываться в существующие опоры с мини­
мальными доработками.

В опорах роторов современных газотурбинных двигателей нашли 
широкое применение гидравлические демпферы - дроссельные и гидро­
динамические, где в качестве рабочей жидкости используется смазка, 
применяемая для подшипников качения [6]. Перспективными для опор 
роторов ГТД являются гидродинамические демпферы (ГДД) с различны­
ми упругими элементами, наиболее полно отвечающие вышеперечислен­
ным требованиям. Однако создание опор роторов с ГДД в настоящее вре­
мя сдерживается отсутствием методов и средств обеспечения требуемых 
динамических и расходных характеристик. Применение в опорах газотур­
бинных установок в качестве рабочей среды жидкостей требует исполь­
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зования уплотнительных устройств, позволяющих снизить утечки горя­
чего газа высокого давления из рабочего тракта в полость опоры. Утечки го­
рячего газа через уплотнения опор роторов в масляную полость приводят к 
возникновению масляного тумана и коксованию масла. Ухудшающееся 
вследствие этого охлаждение подшипников может значительно сократить ре­
сурс двигателя. В опорах авиационных двигателей уплотнения работают при 
температурах до 700 К, давлениях до 1 МПа, окружной скорости до 250 м/с. 
Следует отметить, что вместе с ростом этих параметров назначенный ресурс 
ГТД увеличился до 30 тысяч часов, а для конвертированных двигателей, ис­
пользуемых для привода электрогенераторов или нагнетателей природного 
газа, до 100 тысяч часов.

В настоящее время в качестве уплотнений опор роторов газотурбинных 
двигателей применяются лабиринтные, торцовые и радиально-торцовые уп­
лотнения. Проведенные теоретические и экспериментальные исследования 
вышеперечисленных уплотнений [7] позволили выявить области их исполь­
зования и показали невозможность решения проблемы герметичности опор 
роторов в целом только с помощью этих уплотнений. То есть их возможно­
сти не перекрывают всего спектра требований, которые уплотнения опор 
роторов должны обеспечивать: заданную герметичность в течение всего ре­
сурса; минимальные значения момента трения и тепловыделения; низкий 
уровень износа пары трения и исключение отказов изделия при попадании 
продуктов изнашивания в уплотняемую среду; сохраняемость изделия, т.е. 
функционирование опорного узла после длительного хранения; работоспо­
собность при осевых, угловых и радиальных перемещениях деталей статора 
и ротора, имеющих место во время эксплуатации; приемлемый уровень тех­
нологичности изготовления и сборки элементов опоры.

Постоянно растущие требования к критериям надежности и герметич­
ности уплотнений вызывают интерес к торцовым уплотнениям с газовой 
смазкой, или по другой терминологии - торцовым бесконтактным уплот­
нениям (ТЕКУ). Однако применение таких уплотнений в опорах роторов 
ГТД сдерживается отсутствием методов и средств обеспечения заданных 
расходных характеристик, а также отсутствием методик расчета и конст­
рукций, обеспечивающих многорежимность работы.
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1. СОСТОЯНИЕ ВОПРОСА И АКТУАЛЬНЫЕ ЗАДАЧИ 
ИССЛЕДОВАНИЯ ХАРАКТЕРИСТИК УДО РОТОРОВ ДЛА 

И ЭНЕРГОУСТАНОВОК

1.1. Анализ конструктивных схем упругодемпферных опор роторов
ДЛА

Впервые упруго демпферная опора (УДО) ротора авиационного ГТД у 
нас в стране была применена в начале 60-х годов в турбине ТВД НК-12МВ 
конструкции ОКБ им. Н.Д. Кузнецова (рис. 1.1). Установка демпфера на дви­
гатель позволила снизить уровень вибрации в 15 раз [8]. Демпфер состоит из 
кольцевого пакета гладких стальных пластин толщиной 0,5 мм, установлен­
ного между подшипником качения и корпусом опоры. Колебания в такой 
конструкции гасятся за счет сил сухого трения между пластинами поэтому их 
называют пластинчатыми многослой­
ными демпферами. Недостатками 
демпферов такого типа являются по­
вышенный износ элементов конст­
рукции, влияние статической нагруз­
ки на его характеристики, а также 
значительный разброс характеристик.
Повышение эффективности таких 
демпферов основано на смазке и со­
вершенствовании конструкции пакета 
пластин. Подробнейший обзор кон­
струкций многослойных пластинча­
тых демпферов приведён в моногра­
фии
Ю. К. Пономарёва и др. [8].

В последнее время появились 
конструкции многослойных демпфе­
ров (рис. 1.2), где демпфирующий па­
кет выполнен в виде пространствен­
ных тросовых элементов 1 [9].

Пластинчатые демпферы в основ­
ном использовались в двигателях семей- Рис. 1.2. Конструкция тро-
ства НК, однако, вследствие ряда их кон- сового демпфера

ZZ

Рис. 1.1 Разрез упругодемпферной 
опоры турбины ТВВД НК-12МВ
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структивных и технологических недостатков, с 70-х годов и в этом ОКБ стали 
внедряться гидравлические демпферы [10]. В таком демпфере рассеяние ко­
лебаний происходит силами вязкого трения между слоями жидкости. Гид­
равлические демпферы можно разделить на дроссельные, в которых рас­
сеяние энергии колебаний происходит за счет торможения смазки главным 
образом в одном или нескольких отдельных узких каналах-дросселях, и 
гидродинамические демпферы, где смазка, движущаяся между периодиче­
ски сближающимися поверхностями, повсюду испытывает сопротивление.

Дроссельный демпфер (рис. 1.3) для опор роторов ДЛА был впервые 
разработан сотрудниками ЦИАМа [11]. Дроссельный демпфер представляет 
собой упругое кольцо 1 с выступами 2 по наружному и внутреннему диамет­
ру, установленное между втулкой - вибратором 3 и корпусом 4 (рис.1 Л,а и б). 
На гибких участках упругого кольца выполнены дросселирующие отверстия. 
Впоследствии дросселирующие каналы 5 стали выполняться не только в виде 
радиально направленных круглых отверстий малого диаметра (см. рис. 1.3). 
По торцам демпфер уплотнён резиновыми кольцами 6, поэтому смазка пере­
текает через отверстия, где дросселируется. Такой демпфер был спроектиро­
ван для ТРДДФ НК-144 (рис.1.4,<т и б)[12].

Рис. 1.3. Упругое кольцо с дросселирующими канавками 

Дросселирующие каналы в зависимости от вида течения называются 
капиллярами (если течение ламинарное), жиклерами (если реализуется 
смешанное ламинарно- турбулентное течение) и диафрагмами (если тече­
ние турбулентное) [13]. Таким образом, дроссельные демпферы могут 
быть классифицированы. Дроссельные демпферы сложны в изготовлении 
и имеют малый ресурс, так как в упругом элементе типа кольца Аллисона, 
названного так в честь фирмы разработчика двигателя «Аллисон», где оно 
впервые было применено, возникают большие напряжения. Наличие в 
конструкции дросселирующих отверстий и шпоночного паза для фиксации 
кольца от вращения приводит к появлению усталостных трещин (см. 
рис.1.3).
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Поэтому дальнейшее развитие дроссельных демпферов было направ­
лено на поиск упругих элементов более технологичных конструкций.

На рис. 1.4,в,г и д изображена конструкция дроссельного демпфера с 
упругим элементом в виде гладкого кольца 1, установленного между лен­
тами 2 и 3 с окнами 4 шире кольца на 0,05...0,1 мм, которые смещены на 
полшага. Перемычки 5 в этом случае являются аналогами выступов. Обра­
зующиеся щели 6 являются дросселирующими каналами [15].

На рис. 1.4,е и ж  приведена конструкция, в которой выступы на уп­
ругом кольце 1 выполнены в виде набора тросовых элементов 2, смещён­
ных относительно элементов 3, которые одновременно являются и дроссе­
лями. Дросселирующие каналы в тросе имеют криволинейную форму [15].

Наибольшее распространение в отечественных и зарубежных двига­
телях получили гидродинамические демпферы. ГДД образуются (рис.1.5) 
путем установки наружной обоймы подшипника или втулки, с ней связан­
ной (втулки вибратора 1) во втулку статора 2 с зазором 3 величиной 
0,1...0,Змм, в который подается смазка. Вибратор фиксируют от вращения 
с помощью штифта 4, оставляя, однако, свободу колебательного движения. 
Для этого штифт 4 устанавливают в корпус с радиальным зазором, кото­
рый не меньше радиального зазора 3 в демпфере.

Таким образом, для создания ГДД не требуется специальный пакет, не 
нужны дорогостоящие штампы, достаточно лишь установить подшипник в 
корпус с зазором. В конструкции любого демпфера - сухого или гидроди­
намического - необходим элемент (штифт, шпонка и т.д.), фиксирующий 
втулку вибратора от вращения.

При колебаниях вибратора жидкость перетекает по демпферному за­
зору в двух направлениях (рис. 1.5) - вдоль оси Z (продольная ось двигате­
ля) и вдоль оси X  (по окружности, в плоскости, перпендикулярной оси 
вращения). Если при колебаниях преобладают потоки в осевом направле­
нии, то демпфер считается коротким, если в окружном - то длинным.

В опорах ДЛА длинный ГДД обычно реализуется постановкой конце­
вых уплотнений 5 различного типа (рис.1.5,г). В коротком ГДД для улуч­
шения снабжения демпфера маслом питающие отверстия обычно объеди­
няются питающей канавкой 6.
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Для снижения расхода смазки через демпфер в коротких ГДД также 
часто используют уплотнения (рис. 1.5,в). В таких демпферах при колеба­
ниях масло в основном вытесняется назад в канавку.

-/ У / /Ж У ^Г Г 7

Рис. 1.5. Схема ГДД : 
а -  поперечный разрез; 
б — короткий проточный; 
е — короткий непроточный; 
г - длинный

На рис. 1.6, а-г представлены некоторые УДО двигателей Д-18 и Д-36 За­
порожского МКБ «Прогресс», Украина [15]. На рис. 1.6, а изображена 
УДО с длинным ГДД турбины двигателя Д-18, являющегося одним из са­
мых мощных ТРДД в мире. Демпфер оснащен уплотнениями, а вес ротора 
в опоре воспринимается пружиной разгрузочного устройства (РУ) . Уп­
лотнение опоры осуществляется с помощью радиально торцового контакт­
ного уплотнения (РТКУ). Аналогичное РУ использовалось также и в опоре 
турбины двигателя Д-36 (рис. 1.6, г) гораздо меньшей размерности, но впо­
следствии от них отказались. Такое решение вызвано отсутствием методик 
определения необходимости применения РУ.
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Рис.1.6. ГДД МКБ «Прогресс», Запорожье, Украина(а-г), 
АО «Авиадвигатель», Пермь (д-з),
АО СНТК им. Н.Д. Кузнецова, Самара (и)



Демпфер на рис. 1.6, г характерен наличием питающей канавки и является, 
следовательно, коротким непроточным ГДД.

Аналогичная конструкция ГДД использовалась и в опорах компрессо­
ра Д-36 (рис.1.6,б,в), но с упругим элементом типа «беличье колесо». В ка­
честве уплотнений в опорах ТРДД Д-36 также используются РТКУ.

УДО двигателя ПС-90 (АО «Авиадвигатель», г. Пермь) [15] представ­
лены на рис. 1.6,д-з. Все демпферы имеют упругий элемент типа «беличье 
колесо» и уплотнения по торцам, выполненные в виде сдвоенных поршне­
вых колец. Смазка в зазор подается через питающие отверстия и канавку, 
которая может располагаться как посередине демпферного зазора 
(рис. 1.6,ж,з), так и несимметрично (рис. 1.6,д,е). Отличительной чертой 
ГДД этой фирмы является использование сдвоенных УЭ, что позволяет 
получить необходимую податливость без увеличения осевых габаритов 
опор, а также использование лабиринтных уплотнений. На рис. 1.6,и пред­
ставлен короткий проточный ГДД передней опоры КНД ТРДД НК-25 [15] 
с кольцевым УЭ -1, часть которого выполнена в виде разрезанного полу­
кольца. Вес ротора воспринимается двумя криволинейными балочками 
длиной в четверть окружности каждая, что снижает осевые габариты УЭ. 
В качестве уплотнения в опоре используется торцовое контактное уплот­
нение.

Дальнейшее совершенствование ГДД направлено на повышение 
демпфирования за счет конструктивных мероприятий.

Используя принцип сочетания элементов сухого и жидкостного тре­
ния, можно получить максимальное демпфирование в опоре.

На рис.1.7,<т,б показан демпфер, образованный путем соединения корот­
кого ГДД и пакета гофрированных лент [16]. Для этого были введены спе­
циальные втулки вибратора и корпуса П-образной формы, наружные пол­
ки которых выполнены с ответными трапецеидальными выступами 1 и 2. 
Пакет гофров 3 устанавливается с натягом в образующийся при этом 
кольцевой паз. ГДД создается за счет образования зазора 4 между внут­
ренними полками втулки и подачи туда смазки через систему отверстий и 
пакет 3.

Для увеличения демпфирования была предложена конструкция комби­
нированного демпфера, содержащего ГДД с торцовыми щелями [17] 
(рис. 1.7,в). Торцовые щели 1 и 2 образуются также за счет формы втулок 
вибратора 3 и корпуса 4, имеющих трапецеидальные вырезы. Наибольшее
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рассеяние энергии колебаний имеет демпфер, представленный на рис.
1.7,г,д, в котором соединены пакет с «распрямленными» гофрами и длин­
ный ГДД [17]. Демпфер сухого трения состоит из пакетов 1 и 2 (рис.1.7,г). 
Конструкция пакета ясна из рис. 1.7, д, где схематично изображен пакет до 
сборки. Он состоит из двух групп гофрированных лент 3 и 4, разделенных 
пакетом гладких лент 5. Гофрированные ленты расположены таким обра­
зом, что вершины гофров направлены навстречу друг другу. Такой пакет 
имеет большее демпфирование, чем обычный гофрированный вследствие 
того, что в середине пролетов вершины групп 3 и 4 направлены навстречу 
друг другу.

Комбинированный демпфер с пластинчатым пакетом и дроссели­
рующими канавками [19] представлен на рис. 1.7,е, ж. В демпфере создан 
гидравлический тракт с высоким гидродинамическим сопротивлением. 
Это достигается выполнением на внутренней поверхности втулки 1 и на 
наружной поверхности втулки 2 вибратора кольцевых дросселирующих 
канавок 3 и 4 и организаций торцевых зазоров 5 и 6 на выходе из рабочих 
камер, образованных впадинами гофров и рабочими поверхностями вту­
лок. Сочетание дроссельного и гидродинамического демпфера, соединен­
ных последовательно, представлено на рис.1.7,з, и [20]. Особенностью 
конструкции является наличие промежуточной втулки 1, установленной с 
зазором 2 между упругим кольцом 3 и втулкой вибратора 4. Такая конст­
рукция позволяет повысить податливость штатного демпфера с упругим 
кольцом без серьезных доработок опоры.

Новым направлением совершенствования демпферов являются регу­
лируемые конструкции. На рис. 1.8,<т показан демпфер с разрезными ме­
таллическими уплотнительными кольцами [21]. Регулирование ведется в 
зависимости от амплитуды колебаний вибратора, замеряемой датчиком. 
Изменение демпфирования осуществляется за счет отжатия уплотнитель­
ных колец 1 и 2 от корпусной втулки 3 посредством штоков 4 и 5, толкае­
мых гидроцилиндром 6, приводимым в движение от регулятора давления.

УДО с отключением демпфера после резонанса показана на рис. 1.8,6 
[22]. Демпфер содержит два упругих кольца 1 и 2 с выступами и два 
поршня 3 и 4 с клиновидными выступами. Поршни находятся под давле­
нием масла, подаваемого в полости 5 и 6. С другой стороны на поршни 
действует усилие возвращающих пружин 7 и 8. Полости 5 и 6 каналами 
соединены с золотником. При относительных частотах вращения, больших

л/2 , золотник перекрывает сливные каналы.
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Давление смазки в полостях 5 и 6 в этом случае возрастает, и в демп­
ферный зазор 9 вдвигаются клиновидные выступы поршней 3 и 4. Опора 
становится жесткой.

в г

Рис.1.8. Регулируемые демпферы опор роторов

На рис. 1.8,в показан регулируемый демпфер, имеющий на торцах 
кольцевые камеры 1 и 2, ограниченные стенками 3 и 4 из эластичного ма­
териала [23]. Камеры соединяются с зазором 8 каналами 5 и 6 через отвер­
стия 7 для подачи смазки. При колебаниях происходит увеличение дина­
мического давления в зоне отверстия 7, которое вытесняет смазку в торцы 
зазора 8. Возрастание давления мгновенно передается в камеры 1 и 2, что 
заставляет эластичные кольца 3 и 4 увеличиваться в объеме и перекрывать

18



концы зазора 8, уплотняя его. На резонансе демпфер имеет максимальное 
демпфирование, в зарезонансной области оно снижается.

Еще одна конструкция регулируемого демпфера представлена на рис.
1.8,г. Особенностью этого демпфера является наличие по торцам двух уп­
ругих колец 1 и 2 с выступами, причем величина наружных выступов не 
превышает величины демпферного зазора 3 между втулкой 4 статора и 
втулкой 5 вибратора. При колебаниях вибратора упругие кольца прогиба­
ются, уменьшая величину зазора по торцам, вследствие чего возрастает 
демпфирование [24].

Более полный обзор конструкций гидравлических демпферов приве­
ден в монографии [15].

В демпферах с гистерезисным трением используется внутреннее тре­
ние, возникающее при деформации эластичных тел. В качестве таких тел 
используются композитные материалы [25], эластомеры [26], металличе­
ские сплавы на основе марганца и меди [27] , упругодемпфирующий мате­
риал МР [28].

Обилие различных конструкций демпферов требует их классифика­
ции. На основании всестороннего анализа научной и патентной литерату­
ры автором разработана классификация демпферов УДО роторов ДЛА. 
Схема классификации приведена на рис. 1.9.

За классификационные принципы были выбраны:
- возможность регулирования характеристик;
- вид трения (сухое, вязкое, комбинированное, внутреннее);
- тип поверхности трения (для сухого трения), тип течения (для вязко­
го трения), тип материала (для внутреннего трения);
- тип и расположение демпфирующих элементов;
- направления действия силы и течения смазки;
- наличие уплотнений;
- наличие элементов и устройств, воспринимающих вес ротора.
Предлагаемая классификация не является полной и окончательной, но

она значительно расширяет классификацию, предложенную в работе [15], а 
также познания в области демпфирования колебаний роторов и дает воз­
можность выбирать пути создания новых конструкций упругодемпферных 
опор.
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Для герметизации масляных полостей опор турбокомпрессора ГТД в 
настоящее время широко применяют следующие основные типы уплотне­
ний:

- лабиринтные бесконтактные уплотнения;
- торцовые контактные уплотнения (ТКУ);
- радиально-торцовые контактные уплотнения (РТКУ);
- радиально-торцовые уплотнения (РТУ);
- щеточные уплотнения.

Подробный анализ и классификация уплотнений опор роторов приведена в 
монографии С.В. Фалалеева и Д.Е.Чегодаева [7], в которой показано, что 
каждый из перечисленных типов уплотнений обладает рядом недостатков, 
ограничивающих возможность его использования в опорах турбомашин. 
Это свидетельствует о том, что проблема увеличения эффективности уп­
лотнения опор турбомашин актуальна. Дальнейшее совершенствование 
уплотнительных систем возможно за счет применения качественно новых 
типов уплотнений, которыми являются торцовые бесконтактные уплотне­
ния с газодинамическим принципом действия. ТЕКУ обладает герметично­
стью, равной ТКУ, и при условии применения правильных подходов к его 
созданию - практически неограниченным ресурсом. Хотя этот тип уплот­
нений имеет ряд недостатков, постановка таких уплотнений в ГТД может 
существенно увеличить экономичность двигателя в целом.

Первые попытки применения торцовых уплотнений с газовой смаз­
кой в авиационных двигателях относятся к 60-70 годам. Однако возникли 
определенные трудности при внедрении таких уплотнений. Многочислен­
ные попытки исследователей расширить область применения таких уплот­
нений по частотам вращения роторов, давлению и температурам рабочих 
сред лишь способствовали утверждению мнения о том, что существующие 
конструкции уплотнений и методы их расчета несовершенны. Гарантиро­
ванная пленка в зазоре торцового уплотнения создавалась с помощью газо­
статических и газодинамических камер. Для уменьшения температурных и 
силовых деформаций конструкции создаваемых уплотнений усложнялись. 
С целью снижения негативного влияния деформаций уплотнительной по­
верхности на работоспособность уплотнений рабочие зазоры находились в 
пределах 20...30 мкм [7], что приводило к повышенным утечкам. Это об­
стоятельство сводило на нет преимущества таких уплотнений.

С развитием магнитных подшипников для компрессорных установок 
вновь возрос интерес к торцовым уплотнениям с газовой смазкой. Их ус­
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пешная комбинация влечет за собой эксплуатацию компрессоров без ис­
пользования масляных систем. Поэтому такие уплотнения еще называют 
«сухими». В уплотнительной технике между тем был накоплен значитель­
ный опыт в работе с новыми материалами и технологиями. Это создало 
предпосылки для успешного применения торцовых уплотнений с газовой 
смазкой в газотурбинных двигателях и других турбомашинах.

Сравнительный анализ утечек уплотняемой среды через различные 
уплотнения (диаметр вала 140 мм, частота вращения ротора 500рад/с, пе­
репад давления воздуха 0,6 МПа) приведен в таблице 1.1. [7].

Таблица 1.1
Сравнение утечек через различные типы уплотнений опор ГТД

Тип уплотнения Характерные величины Утечки, г/с
1. Система лабиринтов 15 ступеней лабиринтов 40
2. Система плавающих уп­
лотнений с графитовыми 
кольцами

4 кольца шириной 10 мм, 
радиальный зазор 0,05 мм

8

3. Торцовое бесконтактное 
уплотнение

Величина зазора 5 мкм 1,3

На выбор типа уплотнения большое влияние оказывают имеющийся 
опыт использования его в подобных условиях и традиции предприятия- 
производителя турбомашины. Торцовое бесконтактное уплотнение при на­
личии гарантированного зазора может работать с высокими скоростями 
скольжения и иметь ресурс свыше 100 тыс. часов. По этим параметрам 
ТЕКУ уступает только лабиринтным уплотнениям. Лабиринтные уплотне­
ния также имеют превосходство перед ТЕКУ по возможности работы в 
широком температурном диапазоне, но существенно проигрывают по эф­
фективности в условиях высоких перепадов давления. ТЕКУ удовлетвори­
тельно работают в условиях низких температур, а также при высоких пе­
репадах давления. Преимущество перед ТЕКУ по этой группе параметров 
может быть отдано только уплотнениям с плавающим кольцом. Главным 
достоинством ТЕКУ является высокий уровень герметичности. По этому 
критерию ТЕКУ могут уступать только торцовым контактным уплотнени­
ям, которые имеют значительный износ.

Вопросы расчёта и проектирования ТЕКУ полно представлены в мо­
нографии Фалалеева С.В. и Чегодаева Д.Е.[7], поэтому в данной моногра­
фии этот вопрос не будет затрагиваться.
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1.2 Определение динамических и расходных характеристик УДО роторов

Опора ротора как физический объект в процессе эксплуатации описыва­
ется целым комплексом параметров. Параметры можно разделить на:
- геометрические (линейные размеры и площадь поверхности);
- массово-инерционные (масса и момент инерции элементов опоры);
- динамические (реакции и силы сопротивления в опоре или их производ­
ные - коэффициенты жесткости и демпфирования, амплитуды перемещения, 
скорости и ускорения элементов опоры, а также их собственные частоты ко­
лебаний);
- расходные (количество смазки, прокачиваемое через демпфер и подшип­
ник качения, а также утечки газа через уплотнение).

Под характеристиками понимается зависимость различных параметров от 
критериев, а для нестационарных процессов еще и зависимость параметров от 
времени.

Критерии - это безразмерные параметры, которые получают на осно­
вании теории размерностей и подобия. Причем критерии могут выбираться 
как для опоры в целом, так и для отдельных элементов опоры. Так, напри­
мер, для гидродинамических демпферов получены определяемые и опре­
деляющие критерии в монографии [15] . Для торцовых уплотнений безраз­
мерные критерии получены в работе [7]. Однако для таких сложных конст­
рукций как подшипник качения выбор критериев на основании теории 
размерностей и подобия настолько затруднителен, что исследования харак­
теристик объекта проводятся в основном в размерных или относительных 
параметрах.

Геометрические характеристики, существенно изменяющиеся в процессе 
эксплуатации, - это рабочие зазоры в элементах УДО, деформация которых 
влияет на динамические и расходные характеристики, являющиеся основны­
ми.

Динамическими характеристиками будем называть зависимости дина­
мических параметров жесткости и демпфирования отдельных элементов от 
определяющих критериев, а также амплитудно-частотные характеристики 
для элементов ротора, демпфера, корпуса и т.д. Причем в качестве опреде­
ляемых параметров рассматриваются амплитуды перемещений, скоростей, 
ускорений и коэффициентов передачи.
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Расходными характеристиками будем называть зависимости утечек 
газа через уплотнение в полость опоры от определяющих критериев и 
расход смазки через демпфер и подшипник качения.

1.3. Анализ результатов исследований динамических и расходных 
характеристик УДО роторов ДЛА

Успешное конструирование и эксплуатация УДО в ДЛА могут быть 
обеспечены лишь при глубоком всестороннем развитии теоретических и экс­
периментальных методов их исследования. Чтобы провести полный анализ 
всех важнейших публикаций в этой области недостаточно одной даже объем­
ной главы. Поэтому ограничимся кратким анализом известных работ, посвя­
щенных рассматриваемым в данной монографии вопросам.

Все известные к настоящему времени работы, посвященные изучению 
динамических характеристик УДО, можно разделить на две большие группы: 
теоретическое и экспериментальное исследование демпфирующих и жестко- 
стных характеристик в опоре и анализ её влияния на динамику ротора.

Основной вклад в динамические характеристики УДО вносит демп­
фирующее устройство, так как демпфирование в подшипнике качения 
практически отсутствует [5]. Жесткостные характеристики подшипников 
качения исследовались как зарубежными [31,32], так и отечественными 
учеными [33...36], и могут быть определены по эмпирическим зависимо­
стям [37...39]. Однако в этих работах не оценено влияние эксплуатацион­
ных факторов на жесткостные характеристики подшипников качения.

От расходных характеристик подшипника в первую очередь зависит 
его температурное состояние [40] и всей УДО в целом. Влияние расходных 
характеристик подшипника качения на его температуру в нашей стране ис­
следовалось учеными двух научных школ: в ЦИАМе под руководством 
И. А. Биргера [41] и в  Казанском авиационном институте под руководством
В.М. Демидовича [42]. Подробный анализ работ, посвященных тепловому 
режиму работы подшипников ГТД , дан в книге В.М. Демидовича [42]. Те­
пловой поток от подшипника качения распространяется на соседние эле­
менты УДО, поэтому необходимо исследовать влияние температуры на 
динамические характеристики ГДД.

Коэффициент демпфирования для короткого ГДД при полном охвате 
был получен еще в 1938 году академиком П.Л. Капицей [43]. Определив 
его величину, П.Л. Капица пришел к выводу, что специально спроектиро­

24



ванный ГДД может быть использован для снижения амплитуды колебаний 
гибкого вала при прохождении им критической скорости.

В 1959 году вышла монография С.И. Сергеева [27], посвященная ис­
следованию демпфирования механических колебаний. В этой фундамен­
тальной работе была проведена классификация демпферов, а также полу­
чены выражения для гидродинамических сил в ГДД. Задача гидродинами­
ки решается в изотермической постановке, что было обосновано для ко­
роткого демпфера, однако это не всегда корректно для длинного ГДД. С.И. 
Сергеевым были оценены локальные силы инерции и показано, что их 
можно учитывать как присоединенную к вибратору массу слоя жидкости в 
демпфере. Им также оценено влияние конвективных членов инерции и по­
казано, что они составляют величину порядка s  от локальной силы инер­
ции.

Все основополагающие результаты были получены С.И. Сергеевым 
для простейшего случая ГДД -  сдавливания тонкого слоя жидкости между 
параллельными пластинами. Интересно отметить, что подобные работы за 
рубежом появились только в 90-е годы двадцатого века [44,...,50]. С.И. 
Сергеев отметил также возможность возникновения кавитации в демпфер­
ном зазоре и экспериментально определил, что она может иметь пузырько­
вый и развитый пленочный характер. Аналогичные выводы были лишь по­
вторены зарубежными авторами [51,...,54], несмотря на использование бо­
лее совершенного оборудования.

С.И. Сергеевым экспериментально замерена величина демпфирую­
щей силы в коротком ГДД при полном охвате и отмечено небольшое 
(5...7%) расхождение теории и эксперимента. Однако вязкость смазки, ис­
пользуемой при этом, на порядок превышала вязкость смазки опор рото­
ров ДЛА. При больших числах Рейнольдса Re>1800 вблизи краев вибрато­
ра отмечалось наличие турбулентных зон, а при Re=3200 замеренная сила 
демпфирования примерно в 3 раза превосходила силу, рассчитанную при 
ламинарном режиме. Таким образом, С.И. Сергеев впервые поставил зада­
чу о расчете демпфера в турбулентном режиме течения.

Нельсоном [55] был проведен расчет длинного ГДД, работающего в 
таком режиме. Решение велось численным методом, причем учитывались 
также и конвективные члены инерции. При выводе основных соотношений 
использовался известный подход [56,57], заключающийся в том, что урав­
нение Рейнольдса, описывающее течение жидкости в рабочем зазоре
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демпфера, при турбулентном режиме может быть записано в том же виде, 
что и для ламинарного, если использовать понятие кажущейся вязкости.

В работе [58] использовался другой подход к анализу влияния турбу­
лентности -  метод к-д турбулентности, суть которого заключается в ином 
выражении для турбулентной вязкости

/лт = Смрк /д ,

где Си - константа, д - коэффициент диссипации турбулентной энергии и 
к -  турбулентная энергия. Приведено сравнение с результатами Нельсона 
[55] и показано, что эта методика дает заниженные на 10...15% результаты 
по максимальному давлению.

К.П. Андрейченко [59] создал методику упрощенного расчета реак­
ций тонких сдавливаемых слоев вязкой несжимаемой жидкости с учетом 
локальных и конвективных сил инерции, однако эта методика верна лишь 
при малых амплитудах колебаний(е«1).

Сильное влияние на характеристики демпфера оказывает отклонение 
формы поверхностей вибратора и корпуса от правильной цилиндрической 
[60,61]. Зазор в этом случае зависит от параметра некруглости £=rmax/So, где 
гтах -  максимальная некруглость. В некруглом демпфере возникает анизо­
тропия характеристик, что может привести к потере устойчивости движения 
ротора [62,63]. Однако существуют и другие виды отклонения формы, влия­
ние которых необходимо оценить. Влияние шероховатости поверхностей на 
характеристики сдавливания между двумя плитами изучалось в работе [64], 
однако применить эти результаты к ГДД достаточно сложно. Демпфер, ра­
ботающий при высоких (порядка 6000с"1) частотах исследовался в работе 
[65], причем не отмечено фактов, свидетельствующих о наличии турбулиза- 
ции и влиянии сил инерции. В работах [66,...,73] теоретически и экспери­
ментально исследованы способы подачи смазки (через питающие отверстия 
или канавку), но рекомендаций по оптимальным расходным характеристи­
кам не приводится.

Теорией гидродинамического демпфирования в нашей стране широ­
ко занимались ученые двух научных школ: в Куйбышевском авиационном 
институте (в настоящее время СГАУ) - / В.Б. Балякин [74,...,79], 
Д.К.Новиков [80,81], И.Д.Эскин [82,83] и др./ под руководством А.И. Бе­
лоусова [84,85] ; в Московском авиационном институте - / Е.В. Борздыко, 
М.К.Леонтьев [86] и др./ под руководством Д.В. Хронина [87].
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Исследование течения жидкости в зазоре позволяет определять силы 
в демпфере или (при исследовании линейной задачи) коэффициенты жест­
кости и демпфирования пленки. Однако для успешного применения демп­
фера необходимо иметь оптимальные характеристики для данного ротора. 
Поэтому необходимым этапом в проектировании ГДД должна быть оцен­
ка влияния на динамику ротора. Первой работой в этой области была уже 
упоминавшаяся статья П.Л. Капицы [43], в которой рассматривался сим­
метричный гибкий ротор с диском посередине, имеющий два демпфера.

За рубежом подобная работа была проведена лишь 20 лет спустя -  в 
1960 г. Купером из фирмы Rolls-Royce [88]. Он экспериментально иссле­
довал колебания жесткого ротора, имеющего один короткий ГДД, и пока­
зал, что такой демпфер может эффективно гасить колебания.

Гантер [89] исследовал влияние демпфера на динамику жесткого не­
симметричного ротора с двумя дисками и показал, что такая система имеет 3 
критических скорости (третья скорость соответствует колебаниям по первой 
изгибной форме). Им проведена также оптимизация демпфера, однако работа 
выполнена в линейной постановке.

Проанализировано влияние короткого ГДД на динамику симметрич­
ного жесткого ротора в работах [90,91], причем силы учитывались в нели­
нейном виде. Полученная система дифференциальных уравнений движе­
ния решалась численно, в результате чего были построены траектории 
движения вибратора. Аналогичная задача, только для гибкого ротора, ре­
шалась Куксоном и Коссой [92]. В работе [93] оценивались влияние обры­
ва лопатки и устойчивость движения ротора с ГДД в опорах. Моухэн и Хан 
[94,95] рассматривали коэффициент передачи для жесткого ротора, уста­
новленного на два коротких ГДД, и показали, что он сильно зависит от от­
носительного дисбаланса. Если дисбаланс превышает некоторую величи­
ну, называемую критической, то уравнение для амплитуды колебаний име­
ет до 3 решений, причем устойчивым оказывается решение с большей ам­
плитудой и большим коэффициентом передачи. Ориентировочно величина 
критического относительного дисбаланса составляет 0,3...0,5. Несколько по­
высить эту величину (до 0,6) можно введением пористой обоймы [96]. В ра­
боте [97] решена подобная задача для гибкого ротора и показано, что и в 
этом случае могут быть срывные явления.

Симандири и Хан [98,99] проанализировали влияние давления подачи в 
коротком ГДД на характеристики жесткого ротора и показали, что если 
давление подачи достаточно для обеспечения полной пленки, то демпфер
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работает без срывов. Зейдан и Ванс [100] подтвердили возможность появ­
ления срывных режимов на экспериментальной установке. Переходные 
процессы учтены в работах [101,102]. Устойчивость движения вибратора 
и возможные бифуркации оценены в работах [103,...,109] и показано, что 
срывы связаны с потерей устойчивости движения и устойчивой является 
ветка, соответствующая максимальной амплитуде.

Пэном и Тонненсеном [110] аналитически оценено влияние неуравно­
вешенной статической нагрузки в предположении ее малости и почти кру­
говой орбиты движения. Показано, что даже при умеренных размерах ор­
биты статическая нагрузка довольно эффективно компенсируется за счет 
силы, развиваемой в пленке при работе демпфера. В работе [111] также 
решалась задача с учетом веса ротора и показано, что демпфер не может 
воспринимать большие нагрузки.

Более сложный гибкий многомассовый ротор исследовался Каннинг - 
хемом, Флемингом и Гантером [112] путем введения эквивалентной массы. 
В работе [113] на модельной установке с тремя дисками было показано, 
что ГДД эффективно гасит колебания опор, однако в середине вала ампли­
туды будут значительными.

Влияние ГДД на динамику ротора авиационного двигателя было про­
ведено в работе [114] методом последовательных приближений. Однако ха­
рактеристики ГДД при этом брались без учета турбулентных, инерционных 
и разрывных явлений. В последнее время появились работы по определе­
нию коэффициентов жесткости, демпфирования и присоединенной массы 
жидкостной пленки [115,116]. Однако такой подход позволяет рассчитывать 
только линейные колебания ротора. Исследование же значительных коле­
баний, возникающих в случае обрыва лопатки или обледенения лопаток 
вентилятора, требует использования других подходов [80].

Следует также выделить несколько работ, посвященных идентифика­
ции характеристик ГДД, то есть определению их характеристик на основе 
различных видов экспериментов [116,... ,119].

Во всех перечисленных работах по динамике ротора на ГДД не учи­
тывались силы инерции смазочного слоя, которые в опорах роторов совре­
менных ДЛА могут играть существенную роль, а также не рассматривается 
система «ротор - опора - корпус», что позволило бы оценить вибрационное 
состояние всего двигателя. В настоящее время у нас в стране имеются 
лишь отдельные упоминания [8,75] о возможности регулирования демпфи­
рующих и жесткостных характеристик УДО роторов ДЛА, в то время как в
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других областях машиностроения управляемые опоры уже применяются 
[120,121].

Основной расходной характеристикой опор роторов являются утечки 
через уплотнение в полость опоры, от чего зависит проектирование системы 
суфлирования, а также надежность и экологичность двигателя.

Высокая надежность эксплуатации уплотнительных узлов и сниже­
ние стоимости их разработки во многом определяются совершенством ис­
пользованных экспериментальных и теоретических методов их создания. 
Постоянно повышающиеся требования к экономичности ДЛА диктуют не­
обходимость внедрения более совершенных уплотнительных конструкций, 
что влечет за собой изменение к подходу проектирования уплотнений. 
Теоретические исследования торцовых бесконтактных уплотнений за по­
следние десятилетия прошли большой путь. Первой фундаментальной ра­
ботой, посвященной созданию теории расчета газодинамических характе­
ристик уплотнения со спиральными канавками, является работа R.T.R. 
Whipple [122], опубликованная в 1949 году. В этой работе приводится 
уравнение Рейнольдса для данного уплотнения при условии пренебреже­
ния сжимаемостью слоя и при допущениях о бесконечно большом количе­
стве канавок, плоскопараллельном зазоре, ламинарности и изотермичности 
течения газа. Именно эта теория послужила основой для всех дальнейших 
теоретических исследований.

Теория торцовых бесконтактных уплотнений в СССР развивалась 
учеными нескольких научных школ: в Куйбышеве (ныне Самара) А.И. Бе­
лоусовым [123,124], С.В. Фалалеевым [7, 125], В.А. Зреловым [123,124] и 
др.; в Москве А.И. Голубевым [126,127], Б.М. Громыко [128,129] и др.; в 
Сумах В.А. Марцинковским [130], К.В. Лисицыным [131], Г.А. Бондаренко 
[132] и др.; в Казани В.А. Максимовым [133,134], И.Г. Хисамеевым [30], 
Баткисом Г.С. [134] и др.; в Минске Э.П. Кревсуном и др.[135]; в Ленин­
граде (ныне Санкт-Петербурге) Ю.Я. Болдыревым , Г.А. Луниным [136], 
Г.Н. Деном [137] и др..

Исследованию уплотнений со спиральными канавками посвящено 
очень много работ зарубежных исследований. Фундаментальными работа­
ми в этой области являются труды таких ученых, как L.P. Ludwig 
[138,...,140], H.S. Cheng [140, 141], А.О. Lebeck [142], I. Etsion [143,144], E. 
Mayer [145], H.K. Mueller [146,...,148], J. Zuk [149,150], R.F. Salant [151]. 
Подавляющее большинство исследований уплотнений данного типа при­
надлежит авторам из США, Великобритании и ФРГ.
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Наиболее полный обзор работ, посвященных торцовым бесконтакт­
ным уплотнениям, приведен в монографии С.В. Фалалеева, Д.Е. Чегодаева 
[7]. Исследования торцовых бесконтактных уплотнений основываются на 
исследованиях подшипников и подпятников с газовой смазкой, которые 
содержатся в работах Вора и Пена [152], Н. Грэссема [153], В.Н. Констан- 
тинеску [154], Маланоски [155, 156], Е.А. Muijderman [157], С.В. Пинегина 
иА.В. Емельянова [158].

При расчете торцовых уплотнений распределение давления в уплот­
няющем зазоре и выражение для утечек получаются в результате интегри­
рования уравнения Рейнольдса при учете дополнительных допущений [66]. 
Особую важность при создании расчетной методики приобретает учет 
конвективных сил инерции, с помощью которого учитывается влияние 
вращения на характеристики уплотнения. Возможно определять характе­
ристики уплотнения численными методами с помощью программных ком­
плексов на основе МКЭ, но это существенно увеличивает временные за­
траты на проведение всего комплекса расчетов по выбору оптимальной 
конструкции.

В большинстве случаев методика расчета торцового бесконтактного 
уплотнения создается в предположении плоскопараллельного зазора. Это 
допущение содержится в ряде основополагающих работ отечественных ав­
торов А.И. Еолубева [126], В.А. Максимова [30], Ю.Я. Болдырева [136], 
Е.Н. Дена [137]. Существует большое количество теоретических исследо­
ваний по определению влияния различного вида деформаций на характе­
ристики уплотнения. В качестве составляющих деформаций рассматрива­
ются волнистость [142, 159] и конусность [130, 138,...,140, 149, 160, 161 и 
др.]. Наиболее полный анализ влияния деформаций на характеристики 
торцового контактного уплотнения содержится в работе А.О. Lebeck [142]. 
Во всех работах содержатся сведения о весьма значительном влиянии де­
формаций колец на характеристики уплотнения, но существующие мето­
дики, связывающие расчет деформаций и газодинамических характеристик 
в одно целое, несовершенны. Ввиду появления программных комплексов 
на основе МКЭ, таких как ANSYS, NASTRAN и т.д., позволяющих опре­
делять деформации с необходимой точностью, необходимость в создании 
такой аналитической методики отпала. Однако анализ существующих пуб­
ликаций [7] убеждает в том, что оптимальным подходом к проектирова­
нию уплотнения на сегодняшний день является сочетание расчетной мето­
дики, основанной на аналитическом решении уравнения Рейнольдса для
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данного типа уплотнения, с тем или иным программным комплексом на 
основе МКЭ и именно его нужно совершенствовать.

1.4. Разработка обобщенной схемы опоры ротора

Динамические характеристики двигателей летательных аппаратов, 
характеризуемые спектром собственных частот, уровнем вибрации статора 
и амплитудами колебаний ротора, определяются параметрами жесткости и 
демпфирования опор роторов. Для улучшения динамических характери­
стик ДЛА в опорах роторов применяются гидродинамические демпферы. В 
демпферный зазор ГДД через питающие каналы подается смазка. При пре­
цессионном движении втулки-вибратора смазка выдавливается из демп­
ферного зазора и за счет сил вязкого трения происходит рассеяние энергии 
колебаний. Для снижения расхода смазки используют непроточные ГДД, в 
которых демпферный зазор по торцам уплотняют разрезными металличе­
скими или резиновыми кольцами. В этом случае смазка отводится через 
специальные каналы, которые выполняются в уплотнениях или во втулке 
вибратора, например из питающей канавки (см. рисЛ.бД) к подшипнику. 
Расходными характеристиками опоры будем называть расход смазки через 
демпфер qd и через подшипник качения qn. Правильно спроектированные 
демпферы значительно снижают амплитуду колебаний ротора и уровень 
вибрации на корпусе двигателя. Однако если динамические параметры 
(коэффициенты жесткости сд и демпфирования d()) и расходные характери­
стики демпфера qd подобраны не оптимально, то его эффективность резко 
падает. Поэтому актуален вопрос о создании методик выбора, расчета и 
проектирования ГДД опор роторов, отвечающих реальным условиям экс­
плуатации.

Для снижения уровня вибрации в двигателе также широко использу­
ется изменение собственных частот колебаний ротора. Этот метод позво­
ляет изменением податливости элементов роторной системы смещать ее 
собственные частоты колебаний за пределы диапазона рабочих оборотов. 
В работе [162] было показано, что коэффициент радиальной жесткости ра­
диально-упорного подшипника качения сп, определяемый как производная 
радиальной нагрузки по перемещению, имеет нелинейную характеристику 
в функции осевой силы, и это может быть использовано для преодоления 
критических оборотов в многорежимных турбонасосных агрегатах. Диапа­
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зон изменения жесткости, в котором при фиксированной радиальной на­
грузке Fr рост осевой нагрузки Fa повышает долговечность радиально­
упорного подшипника путем увеличения количества тел качения, находя­
щихся в контакте, невелик. Следовательно изменение осевой нагрузки в 
целях варьирования в широком диапазоне радиальной жесткости опор 
авиационных ГТД является неэффективным, так как приводит к резкому 
снижению долговечности подшипников при отношениях Fa /Fr> е. Здесь е 
-  параметр, характеризующий отношение осевой и радиальной нагрузок на 
подшипник [38]. В упруго демпферных опорах роторов ГТД для компенсации 
веса ротора используют опорные элементы в виде упругих втулок (см. 
рис. 1.6). Варьируя геометрические параметры упругих втулок, можно изме­
нять в широком диапазоне коэффициент их жесткости су и обеспечивать таким 
образом смещение собственной частоты колебаний роторной системы.

В опорах роторов авиационных ГТД нельзя обойтись без уплотнений, 
так как утечки q2 горячих газов в масляную полость опоры, которые также 
можно отнести к расходным характеристикам опоры, вызывают возникно­
вение масляного тумана и коксование масла. Ухудшающееся вследствие 
этого охлаждение подшипников может значительно сократить ресурс дви­
гателя. Используемые в настоящее время в качестве уплотнений опор рото­
ров ГТД лабиринтные, торцовые и радиально-торцовые уплотнения не все­
гда могут обеспечить требуемого расхода и долговечности. В то же время в 
газоперекачивающих агрегатах широко применяются торцовые бесконтакт­
ные уплотнения, которые по утечкам не уступают ТКУ, а ресурс имеют бо­
лее 100 тысяч часов.

Использование этих уплотнений в опорах роторов компрессоров авиа­
ционных двигателей весьма перспективно, однако требует дополнительных 
теоретических и экспериментальных исследований в связи с особенностями 
эксплуатации. Таким образом, опора ротора ГТД, как правило, включает в 
состав подшипник качения, демпфер с упругим элементом, уплотнения и 
систему подвода смазки. В процессе работы элементы опоры ротора взаи­
модействуют друг с другом: оказывают силовое воздействие в виде нагру­
зок (реакций и моментов), а также тепловое.

Обобщенная схема и взаимодействие между элементами опоры ро­
тора представлены на рис. 1.16. Различные типы взаимодействия и их воз­
можные направления показаны стрелками. При конической прецессии или 
изгибных колебаниях ротора действующие моменты передаются на внут­
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реннее кольцо подшипника качения и вращающуюся втулку торцового уп­
лотнения, вызывая их перекос и вибрацию.
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Рис.1.16. Обобщенная схема упругодемпферной опоры ротора 

и взаимодействие между её элементами в виде:

- сил и реакций; - моментов; - тепловых потоков

Чтобы избежать контакта, вращающаяся втулка в ТЕКУ устанавлива­
ется на вал посредством упругого элемента, а графитовое кольцо - под­
вижно в корпусе, что значительно снижает влияние перекоса, но не устра­
няет полностью биение. Основная причина вибрации в ГТД -  несбаланси­
рованность масс ротора. Быстро вращающийся ротор генерирует центро­
бежную возбуждающую силу, которую можно представить в виде 
Fe=Лео2sin cot, где /- время, А  - дисбаланс, а со - частота вращения ротора. 
Возбуждающая нагрузка Fe через подшипник качения, упругий элемент и 
демпфер, трансформируясь до величины 1'коа-, передается на корпус двига­
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теля, что вызывает вибрацию статора. При этом в каждом из этих элемен­
тов опоры возникает реакция, действующая в противоположном направле­
нии. Для оценки виброзащитных свойств упруго демпферной опоры, опре­
деляющих уровень вибрации корпуса двигателя, используют коэффициент 
передачи амплитуды силы через опору на корпус /1С = 1'ко« Fe.

Синтезированная обобщенная модель УД О включает в себя динами­
ческую, силовую и тепловую модели опоры, которые в дальнейшем при 
определённых допущениях и ограничениях могут быть использованы при 
исследовании как отдельных элементов, так и динамики опорной системы. 
Обобщенная модель позволяет выявить взаимосвязи и взаимовлияния ме­
жду элементами УДО и наметить актуальные направления исследований 
динамических и расходных характеристик опоры.

1.5. Актуальные направления исследований характеристик УДО

роторов

Характерной особенностью работы ГДД в опорах современных ДЛА 
является экстремальность внешних воздействий: высокие значения темпе­
ратуры смазки в опорах и динамических нагрузок, обусловленных, напри­
мер, обрывом лопатки или обледенением на входе. Такие условия застав­
ляют использовать более точные модели, описывающие работу ГДД в со­
ставе ДЛА. Высокая температура смазки в зоне опор ГТД (до 200°С) при­
водит к снижению вязкости смазки ИПМ-10 в десятки раз до значений вяз­
кости воды или керосина и соответственно к возникновению турбулентных 
зон течения в демпферном зазоре. При этом также усиливается влияние 
инерционных явлений в слое жидкости. Особенно сильно влияние инерци­
онных эффектов в ТНА ЖРД при использовании в качестве смазки в ГДД 
компонентов криогенного топлива, в которых вязкость на два порядка 
меньше, чем у ИПМ -10. В результате высоких динамических нагрузок 
возможно появление разрыва смазочного слоя. Как правило, при больших 
динамических нагрузках считается, что ГДД имеет половинный охват виб­
ратора смазкой, однако область разрыва зависит от давления подачи смаз­
ки и динамических характеристик демпфера [98]. В связи с этим были раз­
работаны методики определения динамических характеристик ГДД, учи­
тывающие различные области кавитации смазки, кроме того, наличие об­
ластей кавитации, турбулизации, а также значительных локальных и кон­
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вективных сил инерции в слое смазки потребовало разработки обобщен­
ных моделей и методов расчета динамических характеристик ГДД [15].

В качестве упругих элементов, воспринимающих вес ротора и осевую 
силу в ГТД Д-36, Д-18, ПС-90 и ряде других, используют втулки типа «бе­
личьих колес». Считается, что конец упругой втулки, соединенный с под­
шипником и демпфером, под действием радиальной нагрузки перемещается 
без перекоса оси вращения [27]. Однако упругая втулка устанавливается па­
раллельно демпферу и реакция на корпусе смещена относительно линии 
действия возбуждающей силы, что вызывает изгибающий момент (см. рис. 
1.16). Анализ деформационного состояния упругой втулки под действием 
радиальной нагрузки, полученного методом конечных элементов с помо­
щью пакета ANSYS 5.5.2, показал, что на конце втулки, где обычно распо­
ложен демпферный зазор ГДД, имеется перекос (рис. 1.17).

AK3Y3 5 . 5 . 2  
DEC 9 2 0 0 0
2 2 : 08 : 40  
NODAL SOLUTIOM 
SUB = 1 
TIME= 1
ХТ'ЗгГ ( AVG J
US YS= О
P o w e rG ra .p  h i e  э  EFACE T=1 
AVRE3=Mat 
DMX = . 0 8  48 5 
3MW = —. 0 4 7 9 7 9  
SSM3C = . 0 1 4 4 8

—.047979 
— . 041041 
— . 03 4104 
- .027166  
—.0  2 0228 
- .01329  
—. 0  0 83 53  
. 58 5Е-ОЭ 
. 007523  
.0  144 8

Рис. 1.17. Деформационное состояние упругой втулки типа «беличье колесо »
под действием осевой силы /*’„= 10 кН

На величину перекоса влияет уровень радиальной нагрузки и геомет­
рия упругой втулки, причем он может составлять до 30 % от демпферного 
зазора [163]. Наличие перекосов в ГДД подтверждается дефектацией эле­
ментов опоры. Так на фотографии рис. 1.18 в верхней части видны следы 
неравномерного износа поверхности форсуночного кольца двигателя НК- 
93, прижимающейся к торцу втулки вибратора ГДД. Следовательно, для 
обоснованного выбора параметров подшипников качения, торцовых уп­
лотнений и гидродинамических демпферов необходимы методики расчета, 
которые учитывали бы перекос рабочих поверхностей, обусловленный ве­
сом и колебаниями ротора.
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Рис. 1.18. Форсуночное кольцо опоры двигателя НК-93 после дефектации

Технологические требования, предъявляемые к поверхности демп­
ферного зазора по параметру нецилиндричности, обеспечивают незначи­
тельную конусность в демпферном зазоре ГДД, однако действие осевой 
силы приводит к деформации упругой втулки по конической форме.

Из анализа деформаций (рис. 1.19) видно, что при Fo=10 кН на конце
упругой втулки величина конусно-
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сти составляет Ah=50 мкм на дли­
не /=12 мм. С ростом осевой на­
грузки конусность увеличивается и 
может достигать значений ЛИ=15 
мкм при F0=16 кН.

В коротком проточном ГДД 
для обеспечения необходимого 
уровня демпфирования выполняют 

14 Fo, кН демпферный зазор (^=0,12...0,15
мм с допуском А до = 30  мкм. Следо- 

Рис. 1.19. Зависимость конусности вательно, конусность поверхности

может составлять более 50 % вели­
чины зазора.

8 10 12

упругой втулки от осевой силы Fq
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Разброс значений коэффициента демпфирования, рассчитанных по 
теории короткого ГДД для полного охвата смазкой при ламинарном тече- 
нии по зависимости dd=7rjuR(l/do) , где /л - динамическая вязкость смазки; R 
- радиус, а / - длина демпфера, при существующих допусках на демпфер­
ный зазор может составить 95 % [6]. Таким образом, параметры демпфер­
ного зазора существенно влияют на определение динамических характери­
стик ГДД.

В длинных ГДД опор роторов динамическое давление смазки может 
достигать сотен атмосфер [15], при этом деформируются тонкостенные 
втулки, образующие демпферный зазор [164]. Это необходимо учитывать 
при проектировании длинных ГДД. Установка «с натягом» втулки вибра­
тора на наружное кольцо в нерегулируемом подшипнике качения приводит 
к уменьшению рабочего радиального зазора, что влияет на динамические 
характеристики и долговечность подшипников [165].

Температура в опоре ротора на различных режимах изменяется, что 
обусловлено рабочим процессом в двигателе, диссипацией энергии колеба­
ний в демпфере и фрикционным нагревом подшипника качения. Из-за тре­
ния в подшипнике качения выделяется значительное количество тепла Qn, в 
результате чего повышается температура масла, поступающего для смазки 
и охлаждения. Расчеты для подшипников, используемых в опорах роторов 
ГТД, показали, что при односторонней форсуночной подаче температура 
смазки на выходе может повышаться на Ю ...40°С. Экспериментальные за­
меры на изделиях подтверждают рассчитанные градиенты температуры 
смазки в подшипниках [42]. Тепло, выделившееся в подшипнике на уста­
новившихся режимах, при достаточной прокачке полностью отводится 
маслом, поэтому температуру наружного кольца можно приблизительно 
принимать равной температуре смазки на выходе из подшипника. Это под­
тверждается для шарикоподшипников теоретическими и эксперименталь­
ными данными, приведенными в работе [166]. Оценим температурную де­
формацию на примере роликового подшипника, в котором распределение 
температуры по ширине беговой дорожки можно принять соответствую­
щим линейному закону. Для подшипника с радиусом наружного кольца 100 
мм при подогреве на 40°С со стороны выхода смазки деформация составит 
величину AR=aRAt =50 мкм, где а  =1,25-10"5 1/град. -  коэффициент линей­
ного расширения стали. Таким образом, при установке втулки вибратора 
ГДД непосредственно на подшипник качения демпферный зазор размером 
до = 0,12 ... 0,15 мм в сечении с максимальной деформацией может реально
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измениться более чем на 30 ... 40 % от исходного значения. Следовательно, 
при проектировании гидродинамических демпферов необходимо учиты­
вать температурные деформации демпферного зазора от фрикционного на­
грева подшипников, а методики расчета ГДД должны учитывать реальную 
форму демпферного зазора.

Таким образом, на динамические и расходные характеристики опор 
роторов существенно влияют размер и форма рабочих зазоров в ГДД, 
ТЕКУ и подшипниках качения, а также температура смазки, что необхо­
димо исследовать в широком диапазоне определяющих параметров.

Анализ амплитудно-частотной характеристики для одномассовой сис­
темы показал, что нельзя однозначно определить оптимальное значение 
демпфирования для минимизации коэффициента передачи усилия во всем 
частотном диапазоне, если он не ограничен значением относительной час­
тоты Tj=co /а>о <1,41, где (до -  собственная частота системы [167]. В этом 
случае необходимо использовать регулируемые демпфирующие устройства 
активного или пассивного типа [168-169], позволяющие минимизировать 
коэффициент передачи силы для всей частотной области 0< rj< оо путем из­
менения демпфирования в системе по определенному закону управления. 
Выбор закона управления демпфированием зависит от условий работы ро­
торной системы. Использование регулирования динамических характери­
стик опор роторов является весьма перспективным направлением борьбы с 
вибрацией в ДЛА.
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2. МЕТОДЫ РАСЧЕТА ДИНАМИЧЕСКИХ И РАСХОДНЫХ 
ХАРАКТЕРИСТИК УДО РОТОРОВ

2.1. Расчетные модели и основные соотношения для ГДД

При работе вибратор совершает сложное движение, которое можно 
представить как сумму двух движений (рис. 1.5): прецессии линии центров 
О1О2, соединяющей геометрические центры О\ корпуса и 0 2 вибратора, с 
частотой Q= Ф и движения вдоль линии центров со скоростью ё . Для опи­
сания течения жидкости в зазоре введем декартову систему координат хОу, 
жестко связанную с вибратором. Начало координат -  произвольная точка 
О на поверхности вибратора. Её угловое положение относительно линии 
центров определяется углом ср. Положение линии центров О/О 2 определя­
ется углом Ф, отсчитываемым от неподвижной горизонтальной оси 0 2х. 
Так как вибратор совершает прецессионное движение, то все его точки бу­
дут в данный момент иметь линейную скорость прецессии V = е ■ Q, в том 
числе и точка О начала декартовой системы координат хОу. Течение жид­
кости в демпферном зазоре описывается системой уравнений сохранения 
массы (уравнение неразрывности) и второго закона Ньютона (уравнения 
Навье-Стокса). В описанной системе координат эти уравнения имеют вид 
[170]

div V=0,

—  + ( v - v ) v = F - - g r a d P + ^ V 2 V, > ^
d t  V ' р  р

где V,F -  векторы скорости и массовой силы элементарной частички жид­

кости; V -  оператор Гамильтона; Г -давление; р , р  -динамическая вяз­
кость и плотность смазки соответственно; t -  время.

Эти уравнения выводятся в предположении изотермичности и ламинар- 
ности течения. За один цикл колебаний температура демпферной жидкости 
поднимается не больше, чем на 0,03 °С [27], поэтому, обеспечив небольшой 
проток, течение можно считать изотермическим.

Общего метода решения системы дифференциальных уравнений (2.1) 
не существует, поэтому необходимы некоторые упрощения. В частности, 
можно использовать обычные в теории смазки допущения о малости мас­
совых сил и коэффициента ig= Sq/R = 0,001...0,003, где д о -  радиальный за­
зор в демпфере при концентричном положении вибратора; R -  радиус
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втулки - вибратора. Малая величина у/ позволяет пренебречь градиентом 
давления по толщине смазочного слоя (оси у). В случае медленных тече­
ний можно пренебречь также и силами инерции смазочного слоя. При та­
ких предположениях уравнения Навье-Стокса и неразрывности преобра­
зуются в уравнение Рейнольдса [171]

д д р л 2 д 2р+ = 12^
д(р V д <р) д -z1 у

(e0sin ср к cos ср) , (2.2)

где z = z/L  — безразмерная осевая координата; L -  длина вибратора;

c>=c>o(l+£COS</9) -  величина демпферного зазора на угле ср; s = e  I 8 о -  от­
носительный эксцентриситет или амплитуда колебаний; г -  относительная 
скорость вибратора вдоль линии центров.

Интегрирование уравнения (2.2) также затруднительно, и принимаются 
дополнительные упрощения. В длинном ГДД считается

L/R> 3, (2.3)
и течение в торцы практически отсутствует. Поэтому в левой части урав­
нения пренебрегают слагаемым, включающим координату z:

д
д  (р

8
ъ д Р

д (р
12 /и

Л  У
{еФsin ср+ё cos (р (2.4)

Полученное уравнение является дифференциальным уравнением второ­
го порядка. Для его интегрирования необходимо знать граничные условия,
которые зависят от границ смазочного слоя <р\ и q>i. Очевидно, что при
полном охвате вибратора слоем смазки они будут иметь вид

ГЧРдпри <р\=0 и (р2=1ж., (2.5)
где Рп -  давление подачи смазки. Однако в зоне отрицательных давлений 
(О,ж) давление может оказаться меньше давления насыщенных паров Г#, 
возникнет разрыв смазочного слоя. Граничные условия при этом примут 
вид

Р=Рн при (р\=ж и Р=Рп при ср1=2 ж. (2.6)
Если выполняется условие

L/R< 3, (2.7)
то демпфер считается коротким. При колебаниях в коротких ГДД преобла­
дают потоки в торцы демпфера. Поэтому пренебрегают первым слагаемым 
по сравнению со вторым в левой части уравнения (2.2). Для короткого ГДД 
уравнение (2.2) принимает вид [172]
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д1
d 2P 
d z 2

= 12 ц (еФ sisin cp + s cos cp)• (2 .8)

Граничные условия в этом случае очевидны: давление при z=0 соответст­
вует давлению подачи Рп, а на торцах - давлению окружающей среды Ра, т.е.

Р (О )=РШ Р {Ь)=Ра.
(2.9)

Гидродинамическая сила в демпфере определяется интегрированием 
распределения давления по поверхности вибратора, охваченной жидкост­
ным слоем. При этом силу разлагают на две составляющие (рис. 1.5): ради­
альную Fr , действующую вдоль линии центров, и тангенциальную F t - 
перпендикулярно ей:

V 2 L
Fr = - D  j \P(z, (р Jcos cp dcp dz,

v\ о
V2 L

F T = - D  j {P(z, (p )  sin (p dip dz.
n  0

В случае длинного ГДД выражения для сил упрощаются:

<Р2

(2 .10)

F R = — D |  Р( (р )  cos (р d  (р,

F.

VI

<Р2
D |  Р( (р )  sin (р d  ср

VI

(2 .11)

В табл.2.1 приведены результаты интегрирования для различных типов 
демпферов [15]. Здесь и в дальнейшем для наглядности обозначения гид­
родинамических сил и пропорциональных им величин вводится система 
верхних и нижних индексов. Верхние индексы: /  от английского слова full  
(полный) соответствует полному охвату, h - от английского half (половина) 
- половинному охвату. Нижние индексы обозначают: к - короткий, д -  
длинный ГДД.

Тангенциальная составляющая реакции жидкостного слоя равна силе 
демпфирования, поскольку она пропорциональна скорости прецессии и 
направлена против неё, а радиальная составляющая - упругой динамиче­
ской силе, так как она действует против смещения.

В случае малых стационарных колебаний относительно центра корпус­

ной втулки и прямой синхронной прецессии (£ = 0,Ф = Q )  тангенциальную 
силу можно записать в виде F T= d- Г, где d -  коэффициент демпфирования.
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Выражения для коэффициентов демпфирования также приведены в 
табл.2.1.

Таблица 2.1
Выражения для составляющих гидродинамической силы и 

коэффициентов демпфирования при ламинарном режиме течения
Полный охват

Длинный ГДД Короткий ГДД

/  R 3 £ r f  и L3 1 + 2е2 . F a = 7ijuR — --------е
FRd -  UxfjL 2 / л 5 
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Если сравнить коэффициенты демпфирования длинного Дэ и корот- 
кого dK демпферов при одинаковом зазоре, то получим d()= \2(RIL) dK.
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Учитывая, что в реальных конструкциях R/L= 1...5, получим, что длин­
ный демпфер в 10...300 раз более эффективен, чем короткий.

2.2. Совершенствование методов расчета динамических параметров 
упругих элементов УДО роторов ГТД

Применение упругих элементов в опорах газотурбинных авиацион­
ных двигателей (ГТД) вызвано рядом причин. Прежде всего, упругие эле­
менты могут быть использованы в опоре для частотной отстройки двигате­
ля от нежелательных резонансных частот. При использовании в опорах ро­
торов гидродинамических демпферов (ГДД) необходима их разгрузка от 
веса ротора. В связи с этим в опорах роторов ГТД широкое распростране­
ние получили упругие кольца типа «Аллисон», которые впервые были ис­
пользованы на одноименном двигателе фирмой «Аллисон». При монтаже 
ГДД в радиально-упорной опоре, например, в ТРДД Д-36 (см.рис.1.6,б) ис­
пользуется упругий элемент, позволяющий воспринимать как вес ротора, 
так и осевую силу - втулка с фланцем и аксиальными прорезями на цилин­
дрической поверхности, образующими упругие балочки типа «беличьего 
колеса». Жесткость такого упругого элемента при изгибных колебаниях 
определяется соотношением

nEbhib1 + h2) 
с = -------Т71------- > (2Л2)

где «-количество балочек; b, h, Д - соответственно ширина, толщина и дли­
на балочек; A-модуль Юнга материала упругого элемента [27].
Согласно С.И. Сергееву формула (2.12) правильно выражает упругость 
«беличьего колеса» лишь для /б > 30 Ъ при b& h . Позднее к формуле (2.12) 

был введен поправочный коэффициент в виде [3]

кх = \ к \ + 2̂ - ) \  (2.13)
h

При радиальном нагружении такого упругого элемента предполага­
лось, что ось подшипника перемещается в пространстве, сохраняя свое 
первоначальное направление, благодаря чему исключаются перекосы ко­
лец подшипника [27]. Однако это выполняется не при всех соотношениях 
геометрических параметров упругой втулки. Более обоснованные резуль­
таты можно получить, если использовать усовершенствованные методики 
расчета, основанные на методе конечных элементов. Для расчетов вос­
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пользуемся профессиональным комплексом конечно-элементного анализа 
конструкций ANSYS 5.5. Метод конечных элементов (МКЭ) позволяет 
рассчитывать упругие элементы любой конфигурации. Для получения 
приемлемой по точности расчета МКЭ модели, путем оптимизации эле­
ментной сетки, необходимо результаты расчета сравнивать с эксперимен­
тальными значениями жесткости упругой втулки.

В качестве исследуемого объекта в статье рассматривается упругий 
элемент типа «беличьего колеса» экспериментальной установки для иссле­
дований динамики ротора на опорах с ГДД [173], разработанной в СГАУ. 
Схема упругой втулки и обозначения приведены на рис. 2.1.

67
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Рис. 2.1. Схема упругого элемента типа «беличье колесо» с геометриче­
скими параметрами: 1б =34,2 мм -  длина, /2=1,73 мм- толщина, а 6=2,7мм - 
ширина упругих балочек соответственно; н=40 - число пазов; = 120 мм - 
общая длина упругой втулки

Жесткость такой упругой втулки определялась опытным путем [173]. 
На рис. 2.2 представлена схема измерения жесткости упругих элементов 
типа «беличьих колес». Для экспериментального определения жесткости 
упругая втулка 2 устанавливается на стол 1 и с помощью механических 
прижимов закрепляется на столе. С одной стороны монтируется динамо­
метр 4, через который с помощью винтового механизма прикладывается 
сила, фиксируемая индикатором 3. С противоположной стороны устанав­
ливаются два индикатора часового типа 5 и 6, по показаниям которых оп­
ределяется перемещение втулки под действием фиксированной силы. По­
сле статистической обработки экспериментальных данных вычислялись
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значения коэффициента жесткости упругой втулки. Разность показаний 
индикаторов 5 и 6 обозначает перекос рабочей поверхности упругой втул­
ки, то есть отклонение ее от вертикальной оси.

Рис. 2.2. Схема замера жесткости упругих элементов типа 
«беличьих колес»

На рис. 2.3 представлена конечно-элементная модель упругой втулки типа 
«беличьего колеса», выполненная на основании данных рис. 2.2. При со­
ставлении конечно-элементной модели использован объемный конечный 
элемент типа «solid 45» оптимизированной формы (рис. 2.4).

FEE 18 2002 19:37:10

Рис.2.3. Геометрическая модель упругого ^ ИС- ^-4. Разбиение сектора упругого 
элемента типа «беличьего колеса» элемента при оптимальной форме

конечных элементов 
В результате расчета при нагрузке втулки сосредоточенной силой 

1кН было получено в диаметрально противоположной точке перемещение 
величиной 188 мкм. В сравнении со среднестатистическими эксперимен­
тальными данными (при нагрузке в 1кН среднее значение перемещения равня­
лось 200 мкм) погрешность составляет 6%. Несоответствие рассчитанного зна­
чения перемещению в опыте объясняется погрешностью эксперимента и техно-
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логическими отклонениями размеров реального упругого элемента от теорети­
ческой модели. Для уменьшения времени расчета, которое при использова­
нии компьютера на базе процессора «Athlon 700» составило 23часа, необ­
ходимо было оптимизировать конечно-элементную модель. С этой целью 
число разбиений объемов втулки справа и слева от упругих балочек 
уменьшено в десять раз, как показано на рис. 2.5.

Для оптимизированной модели было получено значение перемеще­
ния в рассматриваемой точке равное 185мкм, что отличается от результата 
для исходной модели всего на 1,5%, при этом время расчета сократилось 
до одного часа.

FED 10 2002 
1 9 :4 0 :S1

Рис. 2.5.Схема оптимизированного разбиения упругого элемента

Проанализировав конструкцию упругой втулки, можно предполо­
жить, что массивная фланцевая часть практически не деформируется и при 
составлении расчетной модели ее можно отбросить.

Е LEHEKT3 AN

Рис. 2.6. Усеченная конечно-элементная модель упругой втулки

Расчет, произведенный для теоретической модели без фланцевой части 
(рис. 2.6) показал, что перемещение в рассматриваемой точке уменьшилось до 
183мкм, отличие от результата для оптимизированной модели менее 1%, а для 
исходной модели 2,7%, причем время расчета сократилось до 20 минут.
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На рис. 2.7 представлена деформационная картина упругого эле­
мента типа «беличьего колеса». Для определения величины перекоса 
на конце упругой втулки из области максимальной деформации был 
выделен фрагмент в виде сектора (рис. 2.8).

МК *.2011-03 
ЯВ *-.201Е-ОЭ 
ЯК *-.1711-03

1871-03

Рис. 2.7. Вертикальные переме- Рис- 2.8. Вертикальные перемещения
щения в упругом элементе фрагмента упругого элемента

Из рис. 2.8 следует, что упругая втулка испытывает деформацию из­
гиба, а напряженное состояние, в основном, определяется напряжениями в 
упругих балочках. Причем максимальная величина напряжений согласно 
прочностным расчетам составила 450 МПа, что вдвое ниже предела проч­
ности материала упругой втулки, изготовленной из стали 65Г.

Кроме того, из рис. 2.8 видно, что на конце втулки деформации больше, 
чем в районе упругих балочек. Таким образом, имеет место перекос ци­
линдрической поверхности, который в рассматриваемом случае составляет
5...6 мкм. Согласно экспериментальным данным перекосы на конце иссле­
дуемой упругой втулки не превышали 5 мкм. Следовательно, для ГДД с 
демпферным зазором величиной 8 = 0,1 мм его перекос составляет всего
5...6%. Однако величина перекоса на конце упругой втулки зависит от 
геометрических параметров балочек. Конструкция упругого элемента типа 
«беличьего колеса», спроектированная для опоры перспективного двигате­
ля НК-126 [163] со следующими геометрическими параметрами: /б =33 мм; 
И= 2 мм; Ъ= 2,7мм; «=40; 1о = 56 мм, в случае приложения радиальной нагруз­
ки, равной 800 Н, имеет расчетный перекос цилиндрической части уже 
15мкм, что составляет 15% от величины демпферного зазора 8 о =  0,1 мм. В 
динамике с увеличением нагрузки перекос увеличивается и может достигать 
30% от величины демпферного зазора.
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Жесткость упругой втулки характеризуется коэффициентом жестко­
сти

c=F/y, (2.14)
где F -  сила нагружения; у  -  перемещение упругой втулки, замеренное в 
точке, противоположной точке приложения силы.

Для исследуемой конструкции упругого элемента (см. рис. 2.3) экспе­
риментально полученный коэффициент жесткости имеет среднее значение 
сэ=4,92-106 Н/м и среднеквадратичное отклонение сг= ±0,34-106 Н/м. 
Ссогласно результатам численных расчетов перемещений исследуемой 
упругой втулки получаем из уравнения (2.14) значения коэффициента же­
сткости с =5,32...5,46-10бН/м, что хорошо согласуется с эксперименталь­
ными данными. Расчет для аналогичного упругого элемента по аналити­
ческой зависимости (2.12) с учетом поправочного коэффициента ki дает 
заниженное значение коэффициента жесткости с =2,8-106Н/м. Таким об­
разом, отличие аналитического значения коэффициента жесткости от экс­
периментального составляет более 40%. С целью обобщения полученных 
результатов исследований и распространения их на весь класс таких упру­
гих элементов рассмотрим зависимости безразмерного коэффициента же­
сткости C=ch/F от безразмерной длины упругих балочек L6= ly'h (рис.2.9) 
для случаев аналитического расчета, - по зависимости (2.12) с учетом 
равенства (2.13), численного - по предложенной методике.

с
25

20
Численное решение

15
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Аналитическое решение

о
10 15 20 25 30 L6

Рис. 2.9. Зависимость безразмерного коэффициента жесткости С 
от безразмерной длины упругих балочек Ьб

С целью изменения жесткости опытного образца упругого элемента 
внутрь по переходной посадке устанавливалась толстостенная втулка.
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Экспериментальная зависимость значений коэффициента жесткости от 
относительной длины упругих балочек достигалась изменением положе­
ния дополнительной втулки в осевом направлении.

Из графиков рис. 2.9 видно, что с перемещением дополнительной 
втулки в осевом направлении жесткость упругого элемента изменяется. Та­
кое техническое решение можно использовать для регулирования жестко­
сти опорного узла в процессе работы. Опытные данные дают несколько за­
ниженные значения при использовании дополнительной втулки, что объяс­
няется наличием зазоров, которые необходимы для обеспечения ее осевого 
перемещения. Экспериментальные значения существенно превышают ана­
литические данные, что объясняется принятыми допущениями в теоретиче­
ской модели аналитического расчета. В частности, упругие элементы типа 
«беличьих колес» имеют аксиальные пазы не строго прямоугольной формы, 
а со скруглениями углов радиусом г, что обусловлено требованиями сниже­
ния концентрации напряжения. В связи с этим необходимо оценить влияние 
величины радиуса скругления на жесткостные характеристики упругого 
элемента. Исследуем влияние безразмерного радиуса скругления пазов 
г=г Ъ на относительную жескость упругого элемента С = с{)/ с , где Со и с -  

коэффициенты жесткости, определяемые методом конечных элементов для 
нулевого и заданного радиуса скругления соответственно.

0,7
0 0,2 0,4 0,6 0,8 Г

Рис. 2.10. График зависимости относительной жесткости С 
от относительного радиуса г 

Из анализа графика на рис. 2.10 видно, что неучет радиуса скругления 
пазов г в расчете жесткости беличьего колеса может дать погрешность в 
определении коэффициента жесткости более 25%.
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На основании проведенных исследований можно сделать вывод, что 
метод конечных элементов дает более достоверные результаты, чем анали­
тический расчет и позволяет получать картину распределения напряжений 
и деформаций в упругой втулке, что особенно важно для определения фор­
мы демпферного зазора, влияющего на динамические характеристики ГДД.

2. 3. Совершенствование методов расчета жесткостных характеристик
шариковых подшипников качения

2.3.1. Распределение нагрузки между шариками

Пренебрегая центробежными силами шариков и возможными переко­
сами колец подшипника, определим геометрические соотношения в под­
шипнике.

Основные обозначения и схема контакта шарика с кольцами приведена 
на рис. 2.11.

Здесь АВ = RB +RH — Dw +SB + SH', BO = S0;AO = RB + RH —Dw - g j 2, 

где SB и SH- деформации в контактах шарика с кольцами.

Рис .2.11. Схема контакта шарика с беговыми дорожками колец

Начальный угол контакта ао в подшипнике определяется зависимо­
стью

gcosa0 = 1
2 (Rb + RH Dw) 
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где g- диаметральный зазор; Rb н Rh ~ радиусы желобов; D w- диаметр ша­
рика.

Под действием нагрузок в подшипнике возникает радиальное Но и 
осевое смещение So кольца. В связи с малостью величины радиального 
смещения величину диаметрального зазора в сечении, проходящем через 
центр шарика, определим по формуле

8i = g -2 tfco s< p f, (2.16)
где (pf = 2n(i -1) / z - угловая координата шарика, отсчитываемая от линии 

действия радиальной нагрузки; z- число шариков.
Обозначим Я, /(,, + / < „ ,  H=H0jRmfS=S0/Rmf S, = fe  +SH)/R„ и 

С, = AC/R„ .

Тогда с учетом (2.15) и (2.16) получим следующие выражения:

Ct = cosa0 +Н cos (р;;а; = arctg(S/Ct ); St = + S 2 .

По величине относительной деформации Sj определим усилие в контак-
2

тах шарика [174] Ft = 0 при < о и Ft = 3Ж М  при 3̂  > 0.

Значение коэффициента податливости Я, в контактах шарика с кольца­
ми определяем с использованием приближенных формул работы [175].

Систему уравнений равновесия и геометрических соотношений в
z

подшипниках запишем в виде: R = Fr -  cos a , cos (pt = 0;
/'=1

A = Fa - I ^ s i n a .  = 0 , (2.17)
/=1

где а. - угол контакта в подшипнике.
Решение системы уравнений (2.17) относительно неизвестных Н  и S  

выполняется методом Ньютона. В качестве начальных приближений при­
нимаем

H j=0 = 0,02 cos а 0; S J=0 = 1,01 sin а 0.

Кроме того, производные 8R/dH, dR <5S', дА/дН, дА <5S' заменим отно­
шением приращений [R(H+AH,S)-R(H,S)]/AH; [R(H,S+AS)-R(H,S)]/AS;
[A(H+AH,S)-A(H,S)]/AH; [A(H,S+AS)-A(H,S)]/AS - соответственно.

В результате решения находим распределение усилий Ft и углов кон­

такта а, всех шариков с кольцами. По полученным значениям Ft и а; нахо­
дятся размеры площадок контакта ащ и ащ шариков с кольцами.
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2.3.2 Исследование влияния осевой нагрузки на долговечность и
жесткость

В двигателях авиационных газотурбинных двигателях (ГТД) нагруз­
ка на радиально-упорный подшипник в опоре турбины может изменяться 
по величине и направлению. Поэтому необходимо оценить влияние изме­
нения осевой силы F а при различных радиальных нагрузках F г на долго­
вечность и жесткость подшипника.

По изложенной в разделе 2.3.1 методике были выполнены расчеты 
для подшипника 7-5-205Р2 с а0 =18,644°.

На рис.2.12 приведена зависимость долговечности от осевой силы 
при различных значениях радиальной нагрузки.

100
Fr = 200Н

400Н

800Н
600Н

0 100 200 300

Рис. 2.12. Зависимость долговечности подшипника от осевой 
нагрузки: диаметральный зазор g=25MKM

Получено, что с увеличением осевой нагрузки до некоторой величи­
ны долговечность увеличивается. Это объясняется тем, что с увеличением 
осевой силы увеличивается число шариков, воспринимающих нагрузку, и 
её доля на максимально нагруженный шарик уменьшается. При дальней­
шем увеличении осевой силы долговечность снижается, так как увеличи­
вается нагрузка на все тела качения.
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Полученные зависимости не соответствуют стандартной методике 
расчета [38], так как согласно ей осевая нагрузка не влияет на долговеч­
ность, если Fal Fr < е , где е -  параметр осевой нагрузки.

Для исследованного подшипника е=0,57. Видно, что отношение 
Fa! Fr =е соответствует в наших расчетах максимуму долговечности. Та­

ким образом, осевую нагрузку на подшипник целесообразно поддерживать 
на уровне Fa « eFr .

Недостатком подшипников качения является их низкая демпфи­
рующая способность и маленький диапазон изменения жесткости, в кото­
ром при росте осевой нагрузки повышается долговечность радиально­
упорного подшипника за счет увеличения количества тел качения, нахо­
дящихся в контакте. Дальнейшее увеличение осевой нагрузки на радиаль­
но-упорные подшипники качения приводит к снижению их долговечности.

На рис.2.13 приведены результаты расчетов радиального смещения 
подшипника 7-5-205Р2 с максимальным допускаемым диаметральным за­
зором g=33 мкм от осевой силы. Там же приведены точки результатов экс­
периментов, представленных в работе [176].

Н  , ж м  

28
800Н

24

20
600Н

16

400Н
12

300Н
100Н

0 200 400 600 800 Fa, Н

Рис. 2.13. Зависимость радиального смещения в подшипнике от осевой нагрузки:

о- F r= lООн, • -  Fr=300H, ■- Fr=600H, □-Fr=800H

Из рис. 2.13 видно хорошее соответствие расчетных и эксперимен­
тальных данных, причем с уменьшением диаметрального зазора расчетные
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кривые ложатся ниже и перекрывают разброс экспериментальных точек, 
кроме точек при нагрузке Fa=600 Н. Расхождение с расчетами в этом слу­

чае является, видимо, следствием ошибок измерения.
Зависимость смещения от нагрузки носит существенно нелинейный 

характер. В этой связи коэффициенты жесткости определяются в виде 
производных

Cr = dl’r / 8Н и Са = 8Fa IdS

Заменяя производные отношением приращений, получим
Cr = [R (Д  S)-R СН+ЛН, S)]/AH; Са = [А (Д  S)-A (Д  б’ AS')] AS’.

На рис. 2.14 приведены зависимости коэффициентов радиальной же­
сткости подшипника от осевой силы.

По экспериментальным данным работы [176] коэффициент радиаль­
ной жесткости для подшипника 7-5-205Р2 в интервале нагрузок 0...800Н 
изменяется от 41,6 до 118 кН/м, что удовлетворительно соответствует тео­
ретическим расчетам.

Вместе с тем расчеты показывают, что коэффициент радиальной же­
сткости существенно зависит от величины осевой нагрузки на подшипник. 
Причем при малых нагрузках (F а< el'].) коэффициент жесткости с увели­

чением осевой нагрузки уменьшается, а при больших -возрастает.

Сг, кНУмм 
200

180 Fr = 200Н
400Н160

600Н
140

120

800Н100

200 400 600 800 Fa, Н

Рис.2.14. Зависимости радиального коэффициента жесткости Сг от
осевой силы
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Следовательно, приведенные в справочной литературе [38] результаты, 
не учитывающие влияние осевой нагрузки на радиальную жесткость под­
шипника, не могут быть использованы, если осевая нагрузка на подшип­
ник изменяется в широких пределах, как, например, в авиационных ГТД.

На рис. 2.15 приведены зависимости коэффициента осевой жестко­
сти подшипника от осевой силы.
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Рис.2.15. Зависимости осевого коэффициента жесткости Са от осевой силы

Характеристика коэффициента осевой жесткости в функции осевой 
нагрузки также зависит от величины радиальной нагрузки, но не столь су­
щественно, как аналогичная характеристика для коэффициента радиальной 
жесткости.

Таким образом, проведенные теоретические исследования показывают, 
что использование приведенных в справочной литературе зависимостей для 
расчета коэффициентов жесткости подшипников качения возможно лишь 
при больших значениях осевых нагрузок. В диапазоне малых осевых нагру­
зок значение коэффициентов жесткости необходимо определять более точ­
ными методами. В то же время для повышения долговечности подшипников 
уровень осевых нагрузок желательно поддерживать на уровне Fa=eFr .

В турбонасосных агрегатах двигателей летательных аппаратов (НК-33, 
НК-43) для компенсации осевых сил используются автоматы разгрузки, ко­
торые изменяют осевую нагрузку на радиально-упорный подшипник качения 
с целью повышения его долговечности [177]. При этом радиальная жесткость 
подшипника меняется, как показано выше, что приводит к изменению собст­
венных частот роторной системы. Этот прием можно использовать для про­
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хождения критических частот ротором при разгоне и торможении в много- 
режимных двигателях летательных аппаратов [178-179], однако необходимо 
правильно выбрать диапазон изменения осевой силы, чтобы это не приводи­
ло к значительному снижению долговечности подшипника.

Для рассматриваемого подшипника изменение осевой силы в пределах 
от Fr /2  до Fr приводит к увеличению коэффициента жесткости на 50...80% 

для различных радиальных нагрузок. При этом долговечность подшипника 
снижается не более чем в два раза. В дальнейшем необходимо оценить 
влияние этого процесса на динамику ротора, а именно на изменение спек­
тра собственных частот [180-181].
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3. ИССЛЕДОВАНИЕ ВЛИЯНИЯ ЭКСПЛУАТАЦИОННЫХ 
И ТЕХНОЛОГИЧЕСКИХ ФАКТОРОВ НА ХАРАКТЕРИСТИКИ 

УПРУГОДЕМПФЕРНЫХ ОПОР

В качестве эксплуатационных факторов рассматриваются температу­
ра и нагрузки, вызывающие угловые и линейные деформации элементов 
конструкции опоры ротора. К основным технологическим факторам отно­
сятся качество рабочих поверхностей, допуски на изготовление и монтаж 
гидродинамических демпферов, влияющие на динамические характеристики, 
и ТЕКУ, влияющие на расходные характеристики.

ЗЛ. Влияние перекоса и нецилиндричности втулки 

вибратора на динамические характеристики короткого ГДД

Течение смазки в демпферном зазоре, обусловленное смещением е 
втулки вибратора (рис.3.1) вдоль линии центров ()\(>2 со скоростью ё и пре­
цессией этой линии со скоростью Q, описывается законом сохранения 
масс, выраженным скалярным уравнением неразрывности, и вторым зако­
ном Ньютона (принципом Даламбера), описываемым векторными уравне­
ниями движения (уравнения Навье-Стокса). В прямоугольной системе ко­
ординат эти уравнения имеют вид (2.1). При использовании этих уравне­
ний делается ряд допущений. Течение жидкости обычно считается лами­
нарным и изотермическим. Допущение о ламинарности течения в демп­
ферном зазоре и малом вкладе инерционных сил справедливо при не­
больших скоростях прецессии и большой вязкости смазки.

Использование таких допущений позволяет привести систему (2.1) к 
обобщенному уравнению Рейнольдса (2.2).

Величина демпферного зазора, как правило, считается постоянной 
вдоль координаты z и описывается выражением

8= 8о+ е  cosср,

где So - величина демпферного зазора при концентричном положении 
втулки-вибратора.

В процессе эксплуатации поверхности, образующие демпферный зазор, 
подвергаются силовым и температурным деформациям, что приводит к
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нарушению их цилиндрической формы. В общем случае уравнение, опи­
сывающее форму демпферного зазора, можно представить в виде

8(д>, z)=So(l ± cTz)h, (3.1)

где а и п -  константы; h = (\+ s cosq>).

В коротком ГДД при использовании питающей канавки (см. рис. 1.5, в) 
течение смазки преобладает в осевом направлении. В этом случае можно 
пренебречь первым слагаемым в левой части уравнения (2.2), что при ста­
ционарном движении значительно упрощает уравнение Рейнольдса:

я рр
—  ( 8 3 -— ) = П /иеП  sin (р. (3.2)
OZ OZ

Решение уравнения (3.2) в случае представления демпферного зазора со­
гласно уравнению (3.1) выполняется численным методом.

Для упрощения анализа рассмотрим частный случай линейной дефор­
мации поверхности демпферного зазора под углом 3\ вдоль оси z при рас­
положенной с перекосом 32 оси втулки-вибратора (рис.3.1), что позволяет 
получить аналитическое решение. Величина демпферного зазора в любой 
точке может быть представлена следующим уравнением:

8 {(p,z)=8o + ecosср -3\z -32 zcoscp.

Введем дополнительные безразмерные геометрические параметры: 
в г = З гЬ / 2 8 0 ;62 = 3 2L / 2 S 0; 6=6i+62cosq)', 9=6/h; z = 2 z!L .  Тогда вы­

ражение для демпферного зазора будет 8 (q>, z)=So(l-6z)h.

L/2 L/2

Рис. 3.1 Схема демпферного зазора короткого ГДД 
с пеоекосом и непилинлоичностью втулки-вибпатопа
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В этом случае уравнение (3.2), описывающее распределение давле­
ния в демпферном зазоре короткого ГДД при стационарном движении, за­
пишется в виде

г) Г)Р
—  (д 3 — ) = 1 2» [е  -  (Зх + 3 2)z]Q  sin <р . (3.3)
OZ OZ

Дважды проинтегрировав уравнение (3.3) при следующих граничных 
условиях: Р=РП при z  = -1 ;Р=Ра прид =1,
где Рп -  давление смазки в питающей канавке, а Ра - давление окружаю­
щей среды, получим распределение давления в слое смазки в виде

Р = р п - (Р п  - Ра) 4о /  к) + 0,25//Г2/Лт<д [Д s  (4i - 4о h /  k)+

+  O,50o(0i + 02)(zZ2- 4о h /  4)] / ( S o h f ,  

г ^Г Д е  lzm J  lzm(Z  1 ) .
-i(l -  0z)

—2Интегралы i^ , вычисленные с точностью до в  [130], приведены в табл.3.1
Значения интегралов Таблица 3.1

izo- z +1 +1,5 0 (z 2 — 1) /'o—2

izi=0,5(z2 -1  ) + 0 ( z 3 +1) /1=20

4i=[(z3 +1) +2,25 0 ( z 4 — 1)]/3 /2=2/3

Составляющие гидродинамической силы при полном охвате найдем, 
интегрируя давление в демпферном зазоре

1 2 Ж 1 2 Ж
F t = -0 ,5L R jd z  jP(z,(p)sin(pd(p; FR = -0 ,5 LR f dz jP(z,<p) cos (p dg>.

- 1 0  - 1 0

После подстановки пределов интегрирования при полном охвате втулки - 
вибратора смазкой получим

TijuQRL3 [s -  0,4(0j + в2 )0Х ]

S o V - £ 2)
T ~  ~ 2 n  „2x1,5 ’ (  ' )

zRLAP[62 g6'i ] [1_ 1/(1_ g)o.5] (35)
6

где AP=Pn -Pa-
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Потерями давления на входе в демпферный зазор пренебрегаем 
вследствие небольших результирующих скоростей в области сдавливания 
пленки смазки для ГДД авиационных двигателей, что объясняется не­
большими давлениями подачи смазки (Рп = 0 ,3 ...0,5 МПа). Восстановлени­
ем давления на выходе из демпферного зазора можно пренебречь, если 
давление Ра невелико. В авиационных двигателях опоры роторов суфли­
руются и давление Ра близко к атмосферному. Вышеизложенное позволя­
ет не учитывать местные потери на входе и выходе из демпферного зазора.

Переходя к безразмерным параметрам, получим выражения для безраз­
мерных составляющих гидродинамической силы в виде

w т̂_[ е -  0,4(9, + е 2)6»,],
12(1 - е 2)1-5

ТгЛР [в2 -  s6l ]
FR = [1-1/(1-6Г>05].

Из анализа уравнения (3.4) 
можно сделать вывод, что при ци­
линдрической форме втулки вибра­
тора (в\= 0) выражение имеет пре­
дельный переход к уравнению для 
тангенциальной составляющей при 
полном охвате смазкой без учета 
перекоса оси втулки-вибратора ци­
линдрической формы (табл.2.1). Та­
ким образом, наличие перекоса оси 
втулки-вибратора (02  ^  0) не влияет 
на тангенциальную составляющую 
гидродинамической силы при ци­
линдрической форме втулки вибра­

тора. С целью анализа влияния нецилиндричности втулки-вибратора на 
демпфирование в системе введем относительный параметр демпфирования 
f Te=FTe/  F z, где 1'\° и F T- тангенциальные составляющие гидродинамиче­
ской силы, рассчитанные соответственно с учетом нецилиндричности 
втулки вибратора и перекоса ее оси к составляющей, рассчитанной без 
учета этих эксплуатационных факторов. Зависимости относительного па­

12 е

/е
'0,5

0,20,8
0,4

0,6

0,4
02= 0,1

0,2

0
010 0,1 0,2 0,3

Рис.3.2. Зависимость параметра 
демпфирования / / о т  

безразмерного угла конусности в\
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раметра демпфирования от безразмерного угла конусности в\ приведены 
на рис. 3.2.

Из графиков видно, что с ростом конусности втулки - вибратора растет 
погрешность в определении тангенциальной составляющей гидродинами­
ческой силы без учета конусности втулки-вибратора. Причем погрешность 
для реальных конструкций ГДД авиационных двигателей может достигать 
80 %.

Из анализа уравнения (3.4) следует, что при наличии конусности втулки 
вибратора тангенциальная составляющая гидродинамической силы 
уменьшается с ростом параметров 0\ и 02. При большой конфузорности 
демпферного зазора (0\> 0) и отрицательном перекосе оси втулки- 
вибратора (0 2  < 0) происходит перераспределение давления в слое смазки 
таким образом, что тангенциальная составляющая может принимать отри­
цательные значения. Это, в свою очередь, может привести к неустойчиво­
сти в системе.

Радиальная составляющая гидро­
динамической силы при полном ох­
вате смазкой появляется как при на­
рушении цилиндрической формы 
втулки-вибратора, так и при переко­
се ее оси. Зависимость безразмерной 
радиальной составляющей гидроди­
намической силы от безразмерного 
угла перекоса втулки-вибратора 
представлена на рис. 3.3.

Из графиков на рис.3.3 видно, что 
радиальная составляющая с ростом 
угла перекоса 02 втулки-вибратора 

линейно убывает. При выбранном положительном направлении перекоса 
оси (см. рис. 3.1) радиальная составляющая может принимать отрица­
тельное значение при 02>s0\ В этом случае радиальная составляющая по 
направлению совпадает с перемещением втулки-вибратора и может вызы­
вать неустойчивость в системе при недостаточном демпфировании.

Вышеизложенное справедливо для случая, когда демпферный зазор 
располагается с одной стороны от питающей канавки. В реальных конст­
рукциях ГДД демпферный зазор организуют с обеих сторон от питающей
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канавки, поэтому необходимо рассматривать отдельно каждую половину 
демпфера, а затем суммировать результаты. Теоретические и эксперимен­
тальные исследования, проведенные В.А. Марцинковским [130], показали, 
что при наличии диффузорного зазора в проточной кольцевой щели в изо­
тропной опоре могут возникнуть автоколебания ротора даже при отсутст­
вии его вращения. Аналогичные условия работы возникают в опоре с ко­
ротким ГДД без уплотнений демпферного зазора.

Следовательно, автоколебания ротора на таких опорах могут возник­
нуть даже в случае идеальной балансировки, когда прецессия отсутствует. 
Границу устойчивости ротора определяет параметр диффузорности демп­
ферного зазора в х = 3 XL / 2 8 0,

где 3\=arctg(Ah/L); Л/7-величина нецилиндричности на длине демпфера Г.

Для заданных параметров в \  и Ы 8 о  числа Рейнольдса, при которых начи­
наются автоколебания, составляют соответственно для ламинарного и тур­
булентного режимов течения [130]:

Re0= - 6/У01 80=12/й  ; Re о’24 = - 0,0192/01 80= 0,038/01.

Анализ устойчивости ротора показал, что в логарифмических координа­
тах зависимости ее границы представляют прямые линии с угловыми коэффи­
циентами к,= -1 для ламинарного и kf= - 0,24 для турбулентного течения.

Таким образом, использование проточных ГДД в опорах роторов авиа­
ционных ГТД проблематично с точки зрения устойчивости ротора и обес­
печения заданных динамических характеристик.

3.2. Учет технологических допусков изготовления демпферного зазора

Существенное влияние на динамические характеристики ГДД оказы­
вает точность выполнения размера демпферного зазора [182-183] . При 
проектировании гидростатического демпфера для опор ротора ТНА глав­
ного двигателя возвращаемого аппарата «Спейс Шаттл» исследовалось 
влияние разброса величины демпферного зазора на динамические пара­
метры и характеристики роторной системы [184]. Авторами исследований 
было показано, что при возможном варьировании за счет технологических 
допусков величины демпферного зазора в интервале <5Ь=25,4...63,5 мкм ко­
эффициент демпфирования может изменяться в 2,5 раза. Анализ парамет­

62



ров, проведенный для демпферов опор роторов компрессоров ТРДД ПС- 
90А (рис. 1.6, д,ё), показал, что разброс значений демпферного зазора 
Д)=0,15...0,182 мм согласно рабочим чертежам составляет 32 мкм или 20% 
от номинального значения. В этом случае при варьировании величины 
демпферного зазора, обусловленном технологическими допусками, при 
прочих постоянных параметрах разброс значений коэффициента демпфи­
рования dk, рассчитанный по зависимости из табл. 2.1 для короткого ГДД 
с полным охватом смазкой, составляет 73%.

На рис. 3.4 представлены зависимости безразмерной тангенциальной W z  

и радиальной FR составляющих гидродинамической силы, рассчитанные 

по обобщенной методике короткого ГДД [15] опоры КВД ТРДД ПС-90 А, 
от критерия s  при технологическом разбросе демпферного зазора (варьиро­
вание критерия сг).

Из графиков видно, что для безразмерной тангенциальной составляю­
щей Fz при е=0,6 разброс составляет 25%.

х10

0 0,2 0,4 0,6 S

х10

0= 2 5 .5

0 0,2 0,4 0,6 S

Рис. 3.4. Зависимости динамических характеристик ГДД 

ТРДД ПС-90 от относительного эксцентриситета

Учитывая, что размерное значение составляющих гидродинамической 
силы имеет функциональную зависимость от демпферного зазора в виде 
F  =\2 fiQR^LF /д0\  разброс характеристик для F T достигает 80%.

При изготовлении ГДД опор роторов для обеспечения заданных дина­
мических характеристик с погрешностью, не превышающей ±15%, необ­
ходимо уменьшать допуски на выполнение демпферного зазора до 10% от
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его номинального значения. Этого можно добиваться путем увеличения 
номинального значения демпферного зазора и ужесточения допусков на 
изготовление втулок статора и вибратора. Однако величина демпферного 
зазора ограничена радиальными зазорами в компрессоре и турбине.

Известно, что увеличение радиального зазора по концам лопаток ком­
прессора на 1% приводит к снижению его КПД на 1 ...2%, а запаса газоди­
намической устойчивости ЛКу на 3%. Следует отметить, что по опыту до­
водки двигателя RB-199 [185] с малыми размерами проточной части, такое 
увеличение зазора привело к снижению ЛКУ на 8%.

В связи с этим не рекомендуется проектировать ГДД с демпферным за­
зором более 0,2 мм. Выполнение допусков даже по пятому квалитету при 
изготовлении втулок, образующих демпферный зазор, которые, как прави­
ло, имеют диаметр больше 150мм, не позволяет достичь необходимой точ­
ности обеспечения динамических параметров и характеристик ГДД. В мас­
совом производстве для обеспечения заданной точности величины демп­
ферного зазора можно рекомендовать использовать селективную сборку. 
Для экспериментальных же конструкций демпферов и мелкосерийного 
производства можно добиться необходимого повышения точности обеспе­
чения величины демпферного зазора путем введения зависимого размера 
для втулки вибратора, когда ее номинальный размер задается после изго­
товления, установки и обмера статорной втулки. В случае, когда втулкой - 
вибратором является наружное кольцо подшипника качения, как, напри­
мер, в турбине ТРДД Д-18 (см. рис.1.16,<т), необходимо окончательно 
шлифовать статорную втулку после ее запрессовки в корпус опоры. Это 
особенно актуально еще и по соображениям неопределенности распреде­
ления между корпусом опоры и втулкой статора натяга, с которым осуще­
ствляется монтаж последней.

3.3. Учет запрессовки статорной втулки ГДД в корпус

Для исключения утечек смазки по стыку между корпусом опоры и 
статорной втулкой 2 (см. рис. 1.5,б), последнюю обычно запрессовывают с 
натягом, обеспечивающим герметичность соединения при рабочей темпе­
ратуре. В качестве примера рассмотрим конструкцию опоры КВД ПС-90А 
(см. рис. 1.6,е).
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Радиальный натяг для среднестатистических параметров определим по 
зависимости

A r ( (ХМг (%ст) Р(^тах~ to) 0,19 ММ,

где амг=2,7...2,8-10 '51/град и аст= \ , \ ... 1,3-10”51/град коэффициенты ли­
нейного расширения магниевого сплава и стали соответственно;
//=115,5мм наружный радиус статорной втулки; tmax=130° С макси­
мальная допускаемая температура статорной втулки; tg=20° С 

температура статорной втулки при нормальных условиях окружающей 
среды.

Определим контактное давление Рк, возникающее от такого натяга, для 
чего воспользуемся соотношением [186]:

Рк =Ar /AR=  6,13 МПа. (3.6)

здесь aJ x~v)r1 \ {x+:)R' a ~v)r1 \ { x + : ) R l  ^
E M„ ( R { - R 2) EC„,(R2 - R l )

где v= 0,3 -  коэффициент Пуассона для металлов; £^=0,43-105 МПа и 
Ест=2-105 МПа модули Юнга магниевого сплава и стали соответственно; 
R\ =160 мм наружный радиус корпуса; R2= 112,5 мм внутренний ради­
ус статорной втулки.

Теперь определим деформацию AR2 по внутреннему диаметру статор­
ной втулки демпфера [187], возникающую вследствие натяга при темпера­
туре, соответствующей нормальным условиям окружающей среды:

7 Р  R
AR2 = ----------- *------- —=0,13 мм. (3.7)

£ cJ i - ( £ / £ 2)2]

Следовательно, после запрессовки статорной втулки и остывания до 
нормальной температуры окружающей среды величина демпферного зазо­
ра будет составлять 5^=0,02...0,05 мм.

Такое уменьшение демпферного зазора приведет к значительному уве­
личению демпфирования, и упругодемпферная опора будет работать как 
жесткая стойка на режимах разгона, пока двигатель еще не прогрелся.

На рабочем режиме, после прогрева двигателя, радиальный натяг дол­
жен уменьшиться до величины, обеспечивающей герметичность стыка,
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Л р  ( (ХМг  (% ст ) R ( tm a x ~  t p )  0,05 М М , 

где tp= 100° С -  рабочая температура статорной втулки.

В этом случае, согласно уравнениям (3.6) и (3.7), контактное давление 
Рк= 1,68 МПа и деформация втулки статора по внутреннему радиусу соста­
вит AR2=0,035 мм. Следовательно, при изготовлении статорной втулки не­
обходимо делать припуск в радиальных размерах R и R.2 на 0,35 мм, иначе 
при запрессовке в корпус опоры на рабочем режиме величина демпферно­
го зазора будет <5Ь=0,115...0,145мм. Погрешность в обеспечении коэффи­
циента демпфирования может достигать 120%.

Для снижения влияния деформации от запрессовки необходимо уве­
личивать толщину статорной втулки до 4,5...5 мм. При этом на рабочем 
режиме возрастает натяг в соединении с корпусом опоры на 5...7%, а де­
формация втулки по внутреннему диаметру уменьшится на 20.. .30%.

С целью исключения влияния деформации от запрессовки необходимо 
устанавливать статорную втулку по наружной цилиндрической поверхно­
сти с зазором в корпус опоры и фиксировать в осевом направлении. Для 
устранения утечек из каналов подвода смазки через радиальный зазор его 
необходимо уплотнять резиновыми кольцами по торцам.

3.4. Учет шероховатости рабочих поверхностей демпферного зазора

Важным технологическим фактором является качество обработки по­
верхностей, образующих рабочие зазоры. Вопрос о влиянии шероховатости 
на динамические характеристики ГДД не являлся актуальным до тех пор, 
пока в качестве рабочей жидкости использовались минеральные и синтети­
ческие масла, у которых коэффициент динамической вязкости составляет

3 210" ...10" Па-с. Это позволяло получать оптимальные значения коэффици­
ента демпфирования при величинах демпферного зазора Д>0,1 мм.

При проектировании демпферов опор роторов турбонасосных агрега­
тов подачи жидкого кислорода [184] или криогенного топлива, например 
для ТРДД НК-88 самолета ТУ-155 [24], потребная величина демпферного 
зазора составляет Д)=25...80 мкм. При работе демпфера с относительным 
эксцентриситетом е=0,5 величина слоя смазки может уменьшиться до 12,5
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мкм, что соизмеримо с суммарной максимальной величиной шероховато­
стей Rzi+RZ2 поверхностей, образующих демпферный зазор.

Влиянию шероховатости на работоспособность подшипников уделялось 
большое внимание в течение последних 30 лет. Известны многочисленные 
работы [188,...,193], посвященные анализу влияния шероховатости по­
верхности на среднее давление и несущую способность подшипников в 
условиях гидродинамической смазки.

Впервые Рой и Элрод выявили влияние одномерной шероховатости 
обеих поверхностей рабочего зазора на несущую способность подшипника 
[191]. В работе [192] авторами было показано, что область применения 
уравнения Рейнольдса ограничена, поэтому в случае, когда толщина сма­
зочного слоя соизмерима с расстоянием между элементами шероховато­
сти, необходимо использовать уравнение Стокса. Однако Чжоу и Сейбл 
[193] доказали справедливость применения усредненного уравнения Рей­
нольдса для гидродинамической смазки, когда шероховатость представля­
ет собой случайную функцию продольной координаты с быстро затухаю­
щей статистической связью, а длина подшипника велика по сравнению с 
линейным масштабом корреляции микронеровностей. В этом случае сред­
неквадратичное отклонение от параметров гладкой поверхности определя­
ет уровень влияния шероховатости поверхности.

Наиболее общую модель трехмерной шероховатости применили Патир 
и Чжен [190]. Они предложили метод получения усредненного уравнения 
Рейнольдса с помощью средней величины расхода смазки через зазор с 
изотропной и направленной шероховатостью поверхностей. Согласно их 
методике математическое ожидание выражения толщины пленки смазки в

 j   j
формуле расхода заменяется произведением ц/хИ и y/zh , где ц/х и i//z - ко­
эффициенты расхода, которые определяются в зависимости от вида шеро­
ховатости и значений скоростей вдоль координатных осей х и z. Коэффи­
циенты расхода, например для поверхностей с изотропной шероховато­
стью, хорошо аппроксимируются выражением [190]

Щ = Щ=1 - 0,9exp(-0,56h /a t ) ,

где h - номинальная величина зазора, определяемая как расстояние между
/ 2  2средними уровнями рабочих поверхностей; сг. = yJ<jl + и 2 - среднеквад­

ратичное отклонение совместной шероховатости поверхностей. Сложность 
данного метода заключается в определении коэффициентов расхода. Ана­
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литически удобно определять номинальную толщину смазочного слоя как 
расстояние между средними уровнями каждой поверхности. Первыми ис­
пользовали стохастический подход для решения уравнения Рейнольдса в 
радиальных подшипниках Кристенсен и Тондер [188], представив толщину 
смазочного слоя в виде h =h((p,z)+hs(g), где hs(£) стохастическая состав­
ляющая, измеренная от номинального положения поверхности, а Е, - слу­
чайная переменная, характеризующая шероховатую поверхность. В случае 
предположения о Гауссовском (нормальном) распределении шероховато­
сти поверхностей, что справедливо при обработке рабочих поверхностей 
шлифованием или тонким точением, номинальное значение зазора опреде­
ляется в виде h =So+3<7i. Можно доказать, что среднее абсолютное откло­

нение Rai= cr,V2 / л  =0,798сгг [194], следовательно, стг =1,25Rai. Влияние ше­

роховатости поверхностей будем рассматривать в области малых величин 
демпферного зазора, поэтому ограничимся рассмотрением ламинарного 
режима течения смазки и сделаем допущение о незначительном влиянии 
сил инерции на гидродинамику.

При использовании таких допущений гидродинамическая задача для 
ГДД в выбранных координатах (рис. 1.5), сводится к решению усредненно­
го уравнения Рейнольдса в виде

Я — дР — я 2 р
— (ij/xh 3 — ) + R 2y/Zh 3 — — = \2juR2(e£2sin(p + ecosep), (3.8)
дер дер dz

где h =до + 3<т г- + е cos ер величина номинального демпферного зазора 
на угловой координате ер.

Течение смазки в коротком демпфере (см. рис. 1.5,б) преобладает в осе­
вом направлении вдоль координаты z. В этом случае можно пренебречь 
первым слагаемым в левой части уравнения (3.8) и оно примет следую­
щий вид:

d 2p
\f/zh — — = \2 ju(e{2 sin ер + ecosep). (3.9)

dz

При использовании в ГДД упругих изотропных элементов движение 
втулки-вибратора происходит по круговым орбитам, при этом ё =0, а сле­
довательно, уравнение (3.9) еще более упрощается. Зададим граничные ус­
ловия в коротком непроточном демпфере (см. рис. 1.5,в) в виде
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P=Pi7 при z=L/2; — = 0  при z= 0, (3.10)
dz

где Рп - давление подачи смазки в питающей канавке.

Дважды проинтегрировав уравнение (3.9) с учетом граничных условий 
(3.10), получим зависимость распределения давления в демпферном зазоре

Р =Рп-ЪцеО. [(L/2)2- z2] sirup /  щ к 3. (3.11)

В безразмерных параметрах уравнение (3.11) перепишется в виде

р = р ____________ A2g (0 ,2 5 -z 2)sin ^
77 2[1 -  0,9 ехр(Ч),56 / сг)] (1 + 3<т)3(1 + £ cos <д)3

где <т = сг - /д 0 - безразмерный параметр шероховатости.

Составляющие безразмерной гидродинамической силы в ГДД найдем 
для случая симметричного расположения питающей канавки, как изобра­
жено на рис.1.5,в, интегрированием безразмерного давления :

_  г 2 0 )  q>2 (z) _

Fz = -  I  d z  j  P  (z ,rp)  sin rpdrp-
2 jO )  <Pj(»

_  z2 (q>) q>2 (z)  _

Fr = -  j dz j P(z,rp) cos rpdrp,
zx(q>) <px(z)

где Zj (ф), cp\ (z ), z2 ((/?), (p2 ( f  )- координаты границы начала и конца 

пленки смазки.

Рассмотрим случай половинного охвата втулки-вибратора смазкой в 
пределах от л-до 2л. Выражения для безразмерных составляющих гидро­
динамической силы в этом случае будут иметь вид:

— Л £ ? }
г  = -------------------------------------------------------------------------------------------------------------

24(1 + 3<т)[1 -  0,9 ехр(-0,56 / ст](1 -  е 2 ) 1’5

F  = _______________ ^ ________________
6(1 + 3<т)[1 - 0 ,9 ехр(-0 ,56 ! g ] ( \ - s 2) 2 '

(3.12)

(3.13)
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Из анализа выражений (3.12) и (3.13) видно, что безразмерные со­
ставляющие гидродинамической силы уменьшаются с ростом параметра 
шероховатости, причем при значении параметра шероховатости <т = О 
имеет место предельный переход к выражениям для идеально гладкого 
зазора (см.табл.2.1). На рис.3.5 приведена зависимость относительной 
гидродинамической силы f RyT от безразмерного параметра шероховато­
сти с  . Параметр f Ry г представляет собой отношение составляющих гид­
родинамической силы, вычисленных без учета шероховатости (<т=0), к 
составляющим силы, рассчитанным по предлагаемой методике с учетом 
шероховатости.

0,8

0,6

0,4
0 0,08 0,16 0,24 СГ

Рис.3.5. Зависимость относительной силыД? г от безразмерного параметра
шероховатости о

Из графиков видно, что влияние шероховатости на динамические ха­
рактеристики необходимо учитывать при значениях параметра шерохова­
тости а  > 0,04, так как в противном случае погрешность в определении 
составляющих гидродинамической силы будет более 12%, что превышает 
погрешность экспериментального определения гидродинамического дав­
ления и сил в ГДД [76]. Следовательно, для гидродинамических демпфе­
ров опор роторов ГТД, в которых величина демпферного зазора больше 
100 мкм, чистота обработки рабочих поверхностей должна быть не менее 
чем Ra= 1,25, а для ГДД турбонасосных агрегатов, в которых величина 
демпферного зазора 30...50 мкм, шероховатость рабочих поверхностей 
должна быть не более Ra=0,63. В этих случаях значение параметра
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сг < 0,04 и можно не учитывать влияние шероховатости при расчете дина­
мических характеристик.
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3.5. Оценка влияния температуры на динамические параметры ГДД

В процессе работы двигателя температура в опоре ротора возрастает, 
что вызвано термодинамическим процессом, работой сил вязкого трения в 
демпфере и фрикционным нагревом подшипника качения. Влияние охлаж­
дения смазки подшипников качения на их температурный режим исследо­
валось в ряде работ отечественных [41,42] и зарубежных [166] авторов, в 
то время как влияние температуры на динамические характеристики ГДД 
практически не исследовалось. До настоящего времени расчеты гидроди­
намических демпферов как определяющего элемента динамических пара­
метров опоры проводились без учета изменения температуры смазки в 
демпферном зазоре и его температурных деформаций.

3.5.1. Влияние температуры на величину демпферного зазора

Существенное влияние на составляющие гидродинамической силы, 
согласно уравнениям табл. 2.1, оказывает величина демпферного зазора.

Изменение величины демпферного зазора до за счет изменения темпе­
ратуры составляет величину

AS0=ARc-ARe, (3.14)
где ARC и ARe соответственно температурная деформация втулок статора 
и вибратора. Здесь где а/ коэффициент линейного расшире­
ния материала втулок вибратора и статора; Д радиус соответствующей 
втулки.

Термодинамический процесс в ГТД на установившемся режиме при­
водит к равномерному прогреву пространства вокруг опоры. Если гидро­
динамический демпфер непосредственно не контактирует с подшипником 
качения, как, например, в опоре двигателя Д-36 (рис. 1.6,б), то температуру 
втулок статора и вибратора можно принять одинаковой. Чтобы свести к 
минимуму влияние температуры на величину демпферного зазора, матери­
ал втулок статора и вибратора рекомендуется выбирать с одинаковым ко­
эффициентом линейного расширения. С учетом этого уравнение (3.14) 
примет вид

ASo=aiAt(Rc-R e)= aiAtSo.
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Втулки вибратора и статора обычно изготавливают из высокопроч­
ных сталей. Для сталей коэффициент линейного расширения в интервале 
температуры 20...100°С находится в пределах 1,05... 1,27-1 О^град"1. Увели­
чение температуры в опоре компрессора, например на 100°С, приведет к 
изменению демпферного зазора не более чем на 0,13 % , что практически 
не повлияет на динамические характеристики ГДД. Максимальное увели­
чение температуры в опоре турбины может достигать 200°С, при этом 
демпферный зазор изменится не более чем на 0,25 %, что также незначи­
тельно повлияет на динамические характеристики демпфера.

3.5.2. Влияние температуры на параметры рабочей жидкости

Повышение температуры в демпфере приведет к снижению плотно­
сти и вязкости смазки. Зависимость плотности от температуры может быть 
представлена в виде

p=Po/( \+p tAt),

где р 0 и р  - плотность при температуре соответственно t 0 и t = t 0+At;

fit =8-10 '41/°С коэффициент объемного расширения [195].
Радиальная составляющая гидродинамической силы имеет прямо про­

порциональную функциональную зависимость от плотности смазки. Следова­
тельно, повышение температуры смазки на 100°С приведет к снижению 
F R согласно уравнениям табл.2.1 не более чем на 7,5%.

Влияние температуры на вязкость смазки можно оценить по зависи­
мости

ju=ju0 Qxp[-y(t-t0) l

где /л и ро - коэффициент динамической вязкости соответственно при 
температуре ? и у - коэффициент для смазок, равный 0,023...0,033 1/°С 
[195].

Таким образом, изменение температуры смазки всего на 3°С приве­
дет к изменению вязкости, а согласно уравнениям из табл.2.1 радиальной 
и тангенциальной составляющей гидродинамической силы на 10%.

Следовательно, при проектировании ГДД необходимо учитывать по­
догрев смазки, обусловленный термодинамическим процессом в двигателе.
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Повышение температуры может быть учтено путем термометрирования 
смазки, подаваемой в демпфер, на основных режимах работы ГТД.

3.5.3. Тепловыделение в демпферном зазоре ГДД

Оценим влияние на динамические характеристики ГДД повышения тем­
пературы смазки в демпферном зазоре за счет тепловой энергии, выделяю­
щейся из-за диссипации механической энергии при колебаниях ротора.

Во многих работах по теории смазки [196],[4] широкое распростране­
ние получило предположение о том, что температура в несущей масляной 
пленке изменяется в направлении лишь одной из координат: или вдоль, или 
поперек пленки. Первое допущение означает, что во внимание принимается 
только конвективный перенос тепла, осуществляемый смазкой, движущей­
ся в зазоре. Согласно второму допущению конвекция не учитывается, а 
считается, что вся теплота, выделившаяся при трении, отдается окружаю­
щим деталям посредством теплопроводности.

Естественно, что в общем случае имеют значение оба вида теплопере­
дачи, хотя в определенных условиях одним из видов можно пренебречь. 
Наиболее распространенное допущение, используемое при решении темпе­
ратурной задачи предположение о постоянстве температуры по толщине 
масляной пленки. Обычно такое допущение обосновывается тем, что если 
теплоотдачей от слоя пренебречь и тем самым рассматривать слой как теп­
лоизолированный, то производные от температуры по координате на гра­
ницах слоя будут равны нулю [196]. Отсюда делается вывод о равенстве 
нулю производной температуры по координате в поперечном направлении 
слоя по всей толщине пленки и, как следствие, о независимости температу­
ры от толщины слоя.

При наличии больших окружных скоростей в подшипниках скольже­
ния может наблюдаться значительная неравномерность температуры по 
толщине слоя смазки [4]. Однако эта неравномерность снижается с увели­
чением расстояния от входа в зазор и оценивается параметром , равным 
отношению безразмерной координаты в направлении течения к числу Пек­
ле Ре=сррдо2 U 1ЛЖ, где ср и Лж- теплоемкость и теплопроводность смазки; 
U - линейная скорость.

В работе [4] доказано, что при значениях параметра >1 можно пре­
небречь изменением температуры по толщине слоя смазки.
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Оценим значения параметра для короткого ГДД. Реальные конст­

рукции коротких ГДД авиационных ГТД имеют следующие пределы изме­
нения геометрических параметров демпферного зазора: Г=20...40 мм, 
до=0,1...0,2 мм, е=0...0 ,8 . Максимальная рабочая температура используе­
мой в авиационных ГТД смазки ИПМ-10 не превышает 220°С, поэтому

1 ^
всегда значения комплекса срр /Яж;<1,78-10 с/м . Если принять линейную 
скорость U=eQ, тогда значение параметра =Ре 1, подсчитанное по всей 

длине демпфера, Е,ь <1 лишь при скоростях прецессии ротора Q  > 2000 с"1. 

Так как ротор авиационного ГТД, как правило, совершает синхронную 
прецессию, то в коротких ГДД, установленных в опорах роторов, вращаю­
щихся с частотой до 2000 с"1 , можно принимать температуру постоянной 
по толщине слоя смазки.

В длинном ГДД температуру смазки (как и в коротком) будем при­
нимать постоянной по толщине слоя смазки, так как течение происходит в 
окружном направлении, что значительно увеличивает длину пути, а со­
гласно данным работы [4] с увеличением расстояния от входа в зазор не­
равномерность температуры снижается.

Тепло, выделившееся в демпфере, будем определять через осреднен- 
ную по толщине слоя смазки мощность трения [4]

N = FU = FTeQ + F R ё, 

где F -  гидродинамическая сила сопротивления в слое смазки;

F ти соответственно тангенциальная и радиальная составляющие гид­

родинамической силы, определяемые, например, выражениями из табл. 2.1; 
ё -  линейная скорость вдоль линии, соединяющей центры втулок вибрато­
ра и статора демпфера; еС1 -  скорость, перпендикулярная линии центров.

Количество тепловой энергии, выделившееся за время г,

Qd=NT=(Fz e Q + F R e)T. (3.15)

Для круговой прецессии ё =0, поэтому при наличии упругого изо­
тропного элемента вторым слагаемым уравнения (3.15) можно пренебречь. 
Выделившееся за счет диссипации тепло частично отводится через стенки,
а также уносится смазкой с утечками q() из демпферного зазора. Величина
утечек определяет повышение температуры смазки в демпфере

Atd =N/(с и qd), (3.16)

где cv- объемная теплоемкость смазки; q$- объемные утечки из демпфера.
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Даже если пренебречь отводом тепла в стенки демпфера, сразу опре­
делить подогрев смазки не представляется возможным, так как количество 
выделившегося тепла является функцией силы F T, которая существенно за­
висит от температуры смазки. Поэтому задача решается методом последо­
вательных приближений.

В качестве примера рассмотрим короткий демпфер опоры двигателя 
Д-36 (рис.1.6,б) с параметрами: Г=30 мм; R= 125 мм; б0=0,15 мм;

ц=2-10‘3 Н-с/м2; р=763 кг/м3; С„= 2 , 3 8 ^ ;  ^ = 0 ,1 2 6  —  .
кгК мК

Пусть этот ГДД работает с относительным эксцентриситетом s  =0,4 на 
рабочем режиме с частотой прецессии i2=530c 1.

Чтобы обеспечить работу ГДД с температурой на ЧС=0,1°С больше, 
чем температура поступающей смазки, что не противоречит допущению об 
изотермическом течении, необходимо иметь утечки из демпфера объемом 
всего 1 л/мин.

Согласно уравнениям табл.2.1 при одинаковых физических парамет­
рах демпфирование в длинном ГДД может быть в 100...300 раз больше, 
чем в коротком. Следовательно, чтобы температура смазки в длинном ГДД 
повышалась не более чем на At$=0,1° С, необходимо иметь утечки около 
100 л/мин. Результаты экспериментальных проливок показали, что утечки в 
непроточных ГДД через уплотнения по торцам демпферного зазора состав­
ляют 1 ...3 л/мин.

Расход смазки через демпферный зазор единичной ширины вдоль оси 
z при ламинарном течении в коротком ГДД определяется зависимостью

S 3 dP 
^2 12ц dz ’

где dP/dz=\2juez£2sin(ср)/8 - градиент давления в демпферном зазоре.
Сделав подстановки, получим на выходе из демпферного зазора (z= L/2)

qz= - eLQ  sin<p /2.

Проинтегрируем последнее уравнение в пределах от к  до 2к, что со­
ответствует области выдавливания смазки из демпферного зазора. Учиты­
вая, что демпфер состоит из двух половин, а также что d<p= Rdx, получим
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выражение для расхода смазки через демпферный зазор короткого ГДД в 
виде

2ж
qd = \q zd(p=RLef2..

Ж

Для приведенных выше параметров короткого ГДД получим расход 
смазки qd=l,2 л/мин. В проточном демпфере весь этот объем вытесняется 
из демпфера. Следовательно, подогрев смазки за счет диссипации энергии 
колебаний в таком демпфере существенно меньше 0,1°С и его можно не 
учитывать в расчетах. Для непроточных ГДД введем безразмерный пара­

метр расхода смазки с[() = ^ ^  ' Теоретически область изменения пара­

метра qd для короткого непроточного ГДД находится в пределах Q<qd<\. 

В реальных же конструкциях имеют место утечки через уплотнения в 
демпферном зазоре, поэтому рассмотрим область изменения qd =0,01... 1.

Для оценки влияния повышения температуры в демпферном зазоре 
за счет диссипации механической энергии введем параметр относительной 
тангенциальной составляющей гидродинамической силы / / = F rr/F r, где /Д и 
F T -  тангенциальные составляющие, рассчитанные по зависимостям из 
табл.2.1 соответственно с учетом подогрева смазки в демпферном зазоре и 
без учета подогрева.

Учитывая, что в непроточном ГДД лишь небольшая часть жидкости 
(5... 10%) уносится с утечками через уплотнения и пополняется через пи­
тающие отверстия, то при установившемся режиме работы расчетную тем­
пературу смазки для определения гидродинамической силы можно принять 
равной tp=tn+At,з, где /„ температура подачи смазки в демпферный зазор.

Расчеты тангенциальной составляющей гидродинамической силы для 
непроточного ГДД с учетом подогрева в демпферном зазоре будем прово­
дить с использованием значения коэффициента динамической вязкости /лр, 
соответствующего tp.

На рис.3.6 приведены зависимости от относительного эксцентриситета 
s  относительных тангенциальных составляющих для короткого (а) и /Д  
для длинного (б) ГДД при различных значениях параметра расхода qd .

Из рис.3 . 6 , видно, что для приведенных безразмерных определяю­
щих параметров рассчитанные без учета теплообмена через стенки демп­
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ферного зазора значения f]J > 0,95 во всем диапазоне изменения относи­
тельного эксцентриситета. Таким образом, расчеты по изотермической мо­
дели ГДД дают погрешность, не превышающую 6% в сравнении с расче­
тами по методике, учитывающей подогрев смазки.

В длинном демпфере (рис.3.6,б) параметр относительной тангенци­
альной составляющей гидродинамической силы /э /  нелинейно убывает с 
ростом параметра s. Следовательно, погрешность в определении состав­
ляющих гидродинамической силы без учета подогрева смазки в этом случае 
возрастает и при значениях параметра ^= 0 ,1  может превышать 100% .

Ч 0,4

-0,2 й=0Д 1 0,8
О

0,6
0 , 2 \ \ ^ ^

1=0,24  
у/= 0,0012

0,4 ^ = 0 Д

0,2 1=0,24  
у/= 0,0012

1 1 1 0 1 1 1

0 0,2 0,4 0,6 е о 0,2 0,4 0,6 е
а о

Рис.3.6. Зависимости от критерия s  относительной тангенциальной со­
ставляющей гидродинамической силы для непроточных ГДД: 
а -  для короткого; б для длинного

С уменьшением безразмерного параметра расхода погрешность в оп­
ределении составляющих гидродинамической силы возрастает. Таким об­
разом, для снижения температуры смазки необходимо увеличивать утечки 
из непроточного ГДД.

3.5.4 Тепловыделение в подшипниках качения

В большинстве конструкций ГДД (см. рис. 1.5) втулку вибратора 1 ус­
танавливают непосредственно на наружное кольцо подшипника качения, а 
втулку статора 2 запрессовывают в корпус опоры. Смазка из демпферного 
зазора 3 вытесняется в питающую канавку 6, откуда отводится через спе­
циальные каналы. В ряде конструкций, как, например, в опоре компрессо­
ра высокого давления ТРДД ПС-90 (см. рис.1.6,е), масло из питающей ка­
навки поступает в форсунку для смазки подшипника качения.
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Из-за фрикционного нагрева в подшипнике качения повышается тем­
пература масла, поступающего через систему каналов для его смазки и ох­
лаждения. Температура масла на выходе из подшипника качения определя­
ется зависимостью [41]

tвых tex^^OQм /CpPQn ? 0-1^)

где tex-  температура масла на входе в подшипник, °С; О и количество тепла 

, подводимого к маслу, ккал/с; ср теплоемкость масла, ккал/кг°С ; р  плот­
ность масла при температуре 1ср (1/:ых tex)/2; q„ расход масла через подшип­
ник, л/мин.

Тепловыделение (в ккал/с) в радиальном роликовом подшипнике при 
интенсивной струйной подаче смазки [41]

Q п  =К п (0,03qn°’5i +1(Г3Т \ Р -1(Г7йЫ),04). (3.18)

Здесь Ар=(1,96-0,043ди)10'6; .9р=0,61+10'7<2и; «-частота вращения, об /мин; 
d-диаметр отверстия подшипника, мм; Fr- радиальная нагрузка, кгс;

К ц =g„°’011(1’04v'1) +0,011(1,04v-l)/g„, если v>9,6;

К ц =\/[qn(m5(mvA) +0,015(1,04v-l)/g„], если v<9,6,

где v  - коэффициент кинематической вязкости смазки, ест.
Тепловыделение в радиальных и радиально-упорных шариковых под­

шипниках при интенсивной струйной смазке определяют (в ккал/с) по сле­
дующей эмпирической формуле [41]:

О ш = К„ [(2,2+l,5<fo)10 "2 е ^ "  +ЛОШг +АОиь1

где AQmr= 10 3 F rm -0,03+1,2-10 dn -  слагаемое, учитывающее влияние на 

тепловыделение величины радиальной нагрузки; Хш =10 б(1,93-0,058qn);

З ш =0,61+1,2-10 ~пd n iA Q ^  =3,2-W l2Q0,45qn(dn)l,4F  % приращение тепловыде-
3 3 33ления при действии осевой нагрузки F a ; %=0,763-0,5-10 7dn-0,27-10' qn ’ .

Тепловыделение зависит от прокачки масла через подшипник. Вели­
чина оптимальной прокачки масла определяется по зависимости [41]

q„=qp+ \,2 A 0 ^ d mn,
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где qp=0,5(P<\); $,=1,0(1 <Р<5); qP 1,5(5 Г 15): $,= 2,0(15<,Р<25); 
qp=2,5(P>25)~ дополнительная прокачка (л/мин), зависящая от динамиче­
ской нагрузки Р , кН; d т - средний диаметр подшипника, мм .

t вы х,

С

140

130
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100
2 Fr  ,кН0 0,5 1 1,5

Рис.3.7. Зависимость температуры на выходе из роликоподшипника 

от радиальной нагрузки при /их = 100°С

Расчеты температуры смазки на выходе для подшипников качения опор 
роторов ДЛА по зависимостям (3.17) и (3.18) показали (рис. 3.7), что темпера­
тура может повышаться на Ю...40°С в зависимости от величины прокачки 
масла, радиальной нагрузки на подшипник и оборотов ротора. Это под­
тверждается экспериментальными данными для подшипников, приведенными 
в работе [166], где также показано, что температура по ширине наружного 
кольца шарикоподшипника распределяется не линейно, а имеет максимум 
на линии контакта тел качения с беговой дорожкой. Для роликовых под­
шипников распределение температуры по ширине беговой дорожки можно 
принимать по линейному закону. Следовательно, радиус наружного кольца 
подшипника со стороны выхода смазки может быть больше, чем со сторо­
ны входа на величину AR„=a„R„(t eblx-tex), где а,- коэффициент линейного 
расширения колец подшипника; R„- радиус наружного кольца подшипника 
при температуре подачи смазки.

Применение в конструкции тонкостенной втулки вибратора, напрессо­
ванной на подшипник качения, в этом случае приведет к неравномерной 
деформации демпферного зазора. Следовательно, при проектировании гид­
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родинамических демпферов это необходимо учитывать и ограничивать 
влияние температурных деформаций от фрикционного нагрева подшипни­
ков.

Наружное кольцо подшипника нужно устанавливать с гарантирован­
ным зазором во втулку вибратора, толщина которой должна быть соизме­
рима с толщиной кольца подшипника.

Подача смазки для охлаждения подшипника с двух сторон дает рав­
номерное поле температуры по ширине подшипника. В этом случае расче­
ты показывают, что температура на выходе из подшипника будет ниже, 
чем для одностороннего подвода смазки при том же расходе при условии 
принятия ее равной средней арифметической между температурой входа и 
выхода из подшипника при односторонней подаче.

При установившемся тепловом режиме все тепло, выделившееся в под­
шипнике, отводится маслом, т.е. Qij=Qm , а при достаточной подаче смазки 
температуру наружного кольца принимают равной температуре смазки на 
выходе из подшипника [41]. В работе [166] было показано, что температура 
наружного кольца подшипника качения отличается от температуры смазки 
на выходе менее, чем на 1 °С, а через некоторое время температура стано­
вится одинаковой по толщине кольца.

Следовательно, при установившемся режиме можно принять температу­
ру втулки-вибратора смонтированной на подшипник качения, равной тем­
пературе смазки на выходе из подшипника.

3.5.5. Влияние тепловыделения в подшипнике качения на параметры ГДД

На работающем двигателе в демпфере происходит теплообмен между 
втулкой вибратора и смазкой, находящейся в демпферном зазоре, а также 
между смазкой и наружной стенкой демпферного зазора. Принято считать, 
что количество тепла, приобретаемого или отдаваемого телом, при прочих 
равных условиях пропорционально поверхности тела и разности между его 
температурой и температурой окружающей среды. Поэтому для практиче­
ских расчетов установившегося теплового потока, отводимого от твердой 
поверхности к жидкости или подводимого от жидкости к твердой поверх­
ности, исторически сложилась формула О осж(Тст-Тж)8т, где аж - коэффи­
циент теплоотдачи жидкости; Тст - температура стенки канала; Тж - темпе­
ратура жидкости; S  - площадь омываемой поверхности; г-время.
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По существу, эта формула является только некоторым формальным 
приемом, переносящим все трудности расчета теплопередачи на определе­
ние коэффициента аж.

Обычно для описания процесса теплообмена используются термоди­
намические критерии подобия:

Nu = осж1ъ! - критерий Нуссельта;

Pr= jucp / Лж- число Прандтля;

Re= cOqIq/ v - число Рейнольдса, 

где 1о~ характерный размер поверхности теплообмена; ю0- характерная ско­
рость. Коэффициент теплоотдачи в кольцевом зазоре определяется уравне-

У Л Ъ П Л  г, ,нием а ж = --------  [197J. В зависимости от формы зазора, направления и
2ё0

вида течения жидкости в демпферном зазоре критерий Нуссельта прини­
мает различные значения.

Для ламинарного течения смазки в круглом канале при постоянной тем­
пературе критерийNu =3,66 [197].

ВтДля рассматриваемого примера <50=0,15мм, а 7^=0,126 — , тогда по-
мК

лучим а ж= 1,537 кВт
м2К

При изменении температуры омываемой поверхности по линейному
кВтзакону критерий Nu=4,36 и, соответственно, а ж= 1,831
м 2К

Для турбулентного течения смазки в круглом канале критерий Нуссельта 
может быть рассчитан для значений 0,5<Рг <200 с помощью выражения [197]

0,023P rR e^
Nu = ------------------   —-- . (3.19)

1 + 2,14Re~0\ P r 213 -1 )

В случае, когда короткий демпфер с приведенными выше физическими 
параметрами работает с эксцентриситетом е=0,1мм при частоте i^lOOOc"1, 
получим значения критериев Re =2eLQp/ju=22S9 и /7 —38,9. Подставляя 
значения критериев в уравнение (3.19), получаем значение Nu=38,4 и, со­

ответственно, & ^.=16,134 кВт .
м 2К

Таким образом, в турбулентном потоке на порядок возрастает теплоотда­
ча от стенок к жидкости и наоборот. Расчет теплоотдачи при турбулентном те-
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чении в кольцевой щели для Рг >0,6 и Re >7000 можно вести по зависимости 
[197]

N u=0,015Р г04 R e0 8 (1) н /D в ) 0 25.
В коротком демпфере течение можно рассматривать как осевое в коль­

цевом зазоре. При течении смазки в осевом направлении в кольцевых кана­
лах коэффициент теплоотдачи определяется по зависимости [197]

а  жо= а ж{\-ОЛ4(ОвЮ н ) 06}, (3.20)
где а ж- коэффициент теплоотдачи в круглом канале; D B- внутренний 
диаметр, a D H - наружный диаметр канала.

В рассматриваемой конструкции ГДД при ламинарном режиме тече­
ния смазки в демпферном зазоре для установившегося теплового режима, 
согласно уравнению (3.20), получим значение коэффициента теплоотдачи 
ЕС ж о  0 , 8 6  ос ж.

Рассмотрим тепловой баланс в опоре ротора, где короткий ГДД смонти­
рован на роликовый подшипник (рис.3.8).

При установившемся режиме уравнение теплового баланса можно за­
писать в следующем виде:

0 \ + Qi - Оъ~ 6?4=0. (3.21)

Рис.3.8. Схема тепловых потоков в опоре ГТД

Здесь в случае полного охвата втулки вибратора смазкой при ламинар­
ном режиме течения О , I tzR J,ажО« 7’ж) г, - количество тепла, подводи­
мое от роликоподшипника через втулку вибратора к смазке в демпферном 
зазоре; 0 2 = п ц О г е 1 Ь ъR t  / 8  (1 -е )15 - количество тепла, выделившееся в 
демпфере за счет диссипации механической энергии; 0 ? ,= 2 ^сЬаж(Тж-Тс)т,

83



- количество тепла, отводимое от смазки через наружную стенку демпфер­

ного зазора; Q4 =c v qdTAT - количества тепла, уносимое с утечками из 

демпфера через уплотнения и каналы для смазки подшипника.
Подставив в уравнение (3.21) выражения для тепловых потоков в 

единицу времени, получим следующее выражение:
2жКЬаж{Т(,-!<)+7iiicpQ 2 s 2L 3 R / [ S ( \ - s y  5] - c ^ q d A T ^ .  (3.22)

Здесь R=(Re+Rc)/2 - радиус демпфера принимается для упрощения выраже­
ния; Тв-  температура втулки вибратора; Тс - температура втулки статора; 
АТ=Т еых- Тп, где Т вых-  температура смазки на выходе из демпфера; Тп-

температура смазки, подаваемой в демпфер; jucp и cvcp соответственно ко­
эффициент динамической вязкости и объемная теплоемкость смазки при 
температуре Тср={Твых+Тп) / 2.

Уравнение (3.22) решается относительно АТ  методом последова­
тельных приближений.

В качестве примера рассмотрим короткий демпфер с характерными 
параметрами, приведенными в разделе 3.5.3. Задавшись точностью вычис­
ления температуры 0,1К и принимая температуру втулки статора равной 
температуре подачи Т„ 393К смазки ИПМ-10, получим, что при q„ = qd = 3 
л/мин подогрев смазки в подшипнике будет 26,5 К, а в демпфере составит 
10,8 К.

Следовательно, температура смазки на выходе из демпферного зазора 
установится 403,8 К, при этом ее вязкость изменится на 20%, что сущест­
венно повлияет на динамические характеристики ГДД.

При возникновении областей с турбулентным режимом течения необ­
ходимо определить границы областей с различными режимами течения со­
гласно рекомендациям работы [15]. В каждой области в зависимости от ре­
жима течения выбирается коэффициент теплоотдачи. Выражение для урав­
нения теплового баланса не приводится из-за громоздкости выражения тан­
генциальной составляющей гидродинамической силы при смешанном ре­
жиме течения.

На рис.3.9 приведены зависимости от безразмерного параметра расхода 
qd относительной тангенциальной составляющей гидродинамической силы

для короткого непроточного ГДД .//'-/ %т, где /д / и /% - тангенциальные
составляющие, рассчитанные согласно методик изложенных в работе [15] со­
ответственно с учетом подогрева смазки в демпферном зазоре по среднему
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значению коэффициента динамической вязкости цср, соответствующего Уфо и 
без учета подогрева.

Л

0,8

0,6 0,0012

0,4 I  0,24Тп=  1,4

0,2

0
0,01 0,2 0,4 0,6 0,8 q

Рис.3.9. Зависимости относительной тангенциальной составляющей гид­
родинамической силы f j J  от параметра q d при полном охвате в коротком

ГДД

Из рис.3.9 видно, что относительная тангенциальная составляющая 
гидродинамической силы увеличивается нелинейно с ростом относи­
тельного расхода смазки q d при всех значениях параметра температуры

подогрева в подшипнике Тп = 11!ЫХ 11!Х, что приводит к снижению погрешно­

сти в определении гидродинамической силы без учета подогрева смазки.

Из рис.3.9 следует, что погрешность при определении гидродинамиче­
ских сил в изотермической модели течения смазки возрастает с увеличени­
ем параметра Тп и может составлять для реальных конструкций коротких 

ГДД при q d = 0,1 более 80%.

Рассмотрим длинный ГДД как изогнутую щель с зазором д0 и шири­

ной L. В этом случае [197] а ж = Ш Лж/8 0 .

При подогреве щели с двух сторон и линейном изменении температу­

ры вдоль поверхности критерий Nu =8,24. Тогда а ж=1,73 кВт/м2К , а при 

постоянной температуре Nu =7,5 и а  Ж=1,57 кВт/м2К .

Если обогрев щели происходит с одной стороны, то при постоянной 
температуре Nu=4,86 и а Ж=1,02 кВт/м2 К , а если температура поверхности
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теплообмена изменяется по линейному закону, то Nu=5,40 и а ж=1,13 кВ т/м2 К 

[197].

Влияние кривизны поверхности щели оценим по зависимости

£ „ = 1  + 1 . 8 ^ ,  (3.23)
К

где еизг - поправочный коэффициент для коэффициента теплоотдачи пло­

ской щели, учитывающий кривизну [197].
Для реальных конструкций ГДД геометрические параметры прини­

мают значения 7?=30...130 мм, <50=0,15...0,4 мм. Тогда из уравнения (3.23) 

получаем £изг=1,002... 1,029. Таким образом, в длинном ГДД кривизна ще­

ли влияет на коэффициент теплоотдачи незначительно. Погрешность вы­
числений без учета кривизны составит не более 3 % .

Тепловой баланс в опоре, где на роликовый подшипник смонтирован 
длинный ГДД, будет также описываться уравнением (3.21). Однако тепло­
выделение из-за диссипации механической энергии в демпферном зазоре 
при полном охвате смазкой и ламинарном режиме течения (согласно дан­
ным табл.2.1) запишется в виде

Q2=2Atzii£?s2LR3 т /  [8 (2+s2)(l - s  2f ’5].
Тогда уравнение (3.22) примет следующий вид:

2TiRcpL аж(Тв-Т с)+247iju £?s2LR3/  [д (2 s2)( 1 - е  2f 5] - с „ qdAT  =0.

Решая последнее уравнение методом последовательных приближений 
и принимая утечки смазки 3 л/мин, получим, что в демпферном зазоре 
длинного ГДД с параметрами, такими же, как в примере ддя короткого ГДД, 
подогрев смазки на выходе из демпферного зазора составит АТ= 61,7 К.

В длинном ГДД для снижения температуры смазки до рабочих значе­
ний необходимо обеспечивать больший расход смазки через демпферный 
зазор, чем в коротком, поэтому рассмотрим область изменения параметра 
qd= 0,04... 2.

Из рис.3.10 видно, что относительная тангенциальная составляющая 
гидродинамической силы /Д  увеличивается нелинейно с ростом относи­
тельного расхода смазки qd при всех значениях параметра температуры 

подогрева в подшипнике Tn=teblx/tex. Погрешность в определении гидроди­
намических сил при изотермической модели течения смазки возрастает с 

увеличением параметра Тп и может составлять для реальных конструкций 

длинных ГДД при qd =0,4 более 90%.
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Рис.3.10. Зависимости относительной тангенциальной составляющей 
гидродинамической силы /э/ от параметра qd в длинном ГДД при полном

охвате

Увеличение расхода через демпфер приводит к снижению темпера­
туры и соответственно погрешности в определении гидродинамической 
силы без учета подогрева смазки.

В результате проведенных в данном разделе исследований можно 
заключить, что при определении составляющих гидродинамической силы 
необходимо учитывать подогрев смазки в демпферном зазоре, обусловлен­
ный диссипацией механической энергии в длинном ГДД и тепловыделени­
ем в подшипнике качения, если втулка вибратора ГДД установлена непо­
средственно на его наружное кольцо. Для снижения влияния подогрева 
смазки необходимо увеличивать проток масла через демпферный зазор 
за счет использования специальных отводящих каналов.

3.6. Влияние деформации поверхности демпферного зазора на 
динамические характеристики Г ДД

В опорах турбины и компрессора высокого давления, где повышен­
ная температура смазки, для обеспечения требуемого демпфирования при­
меняют длинные ГДД.
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Поперечный разрез такого 
демпфера представлен на рис. 3.11. В 
длинном ГДД демпферный зазор 1 по 
торцам уплотняют разрезными метал­
лическими или резиновыми кольцами 
2. Для подвода смазки в демпферный 
зазор через равномерно расположен- 

2 1 3 5 4 ные по окружности отверстия 3 кон-
Рис 3.11. Поперечный струкция должна предусматривать на
разрез ддинного ГДД наружной поверхности втулки статора

4, толщина которой Н, проточку 5. 
Глубина Ип и ширина L„ проточки определяются расходом смазки через 
демпфер и количеством отводимого тепла.

Для снижения веса корпус опоры ротора компрессора изготавливают 
из алюминиевого, титанового или магниевого сплава, а втулки вибратора и 
статора выполняют тонкостенными из легированных сталей.

В процессе работы двигателя температура в опорах компрессора мо­
жет возрастать до 120...150°С, что вызвано рабочим процессом двигателя, 
работой сил вязкого трения в гидродинамическом демпфере и фрикцион­
ным нагревом подшипников. Если натяг в соединении втулки статора с 
корпусом опоры будет недостаточным, то так как коэффициент линейного 
расширения алюминиевого сплава практически в два раза больше чем ста­
ли, то в работе может появиться зазор между корпусом и втулкой статора 
над демпфером, где имеет место максимальная температура. С целью ис­
ключения температурных деформаций поверхностей демпфера из-за фрик­
ционного нагрева подшипника наметилась тенденция размещения демпфе­
ра не в корпусе опоры над подшипником качения, а за ее пределами, как, 
например в опоре компрессора ТРДД Д-36 (рис. 1.6,б). В этих случаях при 
работе демпфера происходит деформация втулки статора 4 под действием 
динамического давления, что приводит к увеличению демпферного зазора 
1 (см. рис.3.11). Наличие проточки 5 на наружной поверхности статорной 
втулки 4 (рис.3.11) также приводит в процессе работы к деформации по­
верхности под проточкой, толщина втулки статора в этом месте будет 
hc=H-h„. В этом случае необходимо совместное решение задачи гидроди­
намики, деформирования и прочности.

До настоящего времени такая задача не решалась из-за больших 
трудностей вычислительного процесса. Решение такой задачи с необходи­
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мой точностью возможно методом конечных элементов, однако длитель­
ный итерационный процесс в совокупности с решением гидродинамической 
задачи распределения давления в слое смазки требует больших затрат ма­
шинного времени и оперативной памяти. Появление у нас в стране персо­
нальных вычислительных машин с объемом оперативной памяти 64...512 
Мбт и быстродействием 350...800 МГц позволило решить такую задачу с 
помощью программы ANSYS, использующей метод конечных элементов. 
Методика расчета состоит в организации итерационного процесса, в кото­
ром на каждом этапе решается классическая гидродинамическая задача (оп­
ределение эпюры давления в окружном и осевом направлениях), а затем оп­
ределяются деформации поверхностей втулок, образующих демпферный за­
зор, под действием этого давления.

В каждой последующей итерации эпюра давлений определяется уже 
с учетом изменившегося размера демпферного зазора. В качестве реализа­
ции этой методики была написана подпрограмма для пакета конечно­
элементного анализа ANSYS. Она позволяет на основе геометрических па­
раметров ГДД, заданных в базе ANSYS, где также находится конечно­
элементная модель втулок, образующих демпферный зазор, выполнять 
расчет гидродинамических сил.

При выполнении подпрограммы осуществляются следующие основ­
ные этапы:

- задание граничных условий, определяющих закрепление деформируе­
мых втулок, образующих демпферный зазор;
- определение величин составляющих гидродинамической силы анали­
тическим путем по зависимостям из табл.2.1;
- определение эпюры давления в демпферном зазоре;
- пересчет давления в узловые радиальные силы и расчет величин состав­
ляющих гидродинамической силы численным суммированием в виде

п п
F t= Е Р sm{(p)AxAz и FR= Т.Р cos(cp)AxAz.

/=1 ЬА
При суммировании отрицательные значения, полученные при опре­

делении динамического давления, обнуляются, что соответствует возник­
новению кавитации смазки. Обычно в области кавитации давление прини­
мается равным давлению насыщенных паров, однако это значение не пре- 
вышает 10" МПа и им можно пренебречь без большого ущерба для точно­
сти решения. При определении составляющих гидродинамической силы 
численным методом необходимо оптимизировать число точек разбиения в 
окружном и осевом направлениях поверхностей, образующих демпферный
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зазор, которые также используются в качестве узловых точек в базе AN­
SYS. Точность определения величин составляющих гидродинамической 
силы возрастает с увеличением числа разбиений, но это, в свою очередь, 
ведет к возрастанию времени расчета сил и общего времени при работе с 
базой. Деформацию втулки вибратора можно не учитывать, если она на­
прессовывается на наружное кольцо подшипника качения, так как жест­
кость всего пакета велика. Оптимальное с точки зрения точности и време­
ни расчета число окружных разбиений втулки, образующей демпферный 
зазор, составило 160 точек. При уменьшении числа точек разбиения вдоль 
оси втулки с 40 до 10 погрешность вычисления численным методом дина­
мических характеристик составила SFr = 1,74% и 31 =0,95%.

Следовательно, увеличение осевого разбиения несущественно влия­
ет на точность расчета составляющих гидродинамической силы. Число то­
чек осевого разбиения колец необходимо выбирать из условия обеспече­
ния правильной формы конечных элементов, помня о приемлемом времени 
расчета.

Для исследований влияния различных параметров демпфера на ве­
личину составляющих гидродинамической силы оптимально использовать 
число точек разбиений 20x160.

F  т ( без  у ч е т а  д е ф о р м а ц и й )кН

F  т (с у ч е т о м  д е ф о р м а ц и й )
60

F  R  ( бе з  у ч е т а  д е ф о р м а ц и й )

40
R  (с у ч е т о м  д е ф о р м а ц и й )

20

1 2 3 h

Рис. 3.12. Зависимости составляющих гидродинамической силы 
от толщины втулки под проточкой Ис при £=0,5

В качестве примера рассмотрим длинный ГДД со следующими фи­
зическими параметрами: R= 100 мм; L= 20мм; L„= 15мм; до= 0,15 мм;
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3 2 1/ло=2-Ш Н-с/м ; /2=1047с" ; Рп=0,5 МПа. Для упрощения задачи и умень­
шения времени расчета рассматривается случай ламинарного течения 
смазки в демпферном зазоре при половинном охвате вибратора. Результа­
ты расчетов приведены на рис.3.12.

Анализ результатов вычислений показывает, что при наличии свобо­
ды перемещения статорной втулки в радиальном направлении, например 
при наличии широкой распределительной канавки, ошибка при определе­
нии динамических характеристик длинного ГДД без учета деформации в 
демпферном зазоре может составлять до 50% на рабочих режимах работы. 
Это необходимо учитывать при проектировании гидродинамических 
демпферов.

Из графиков видно, что влияние деформации демпферного зазора при 
наличии большой распределительной канавки в длинном Г ДД необходимо 
учитывать до значений толщины втулки статора hc, равной 4 мм. В этом 
случае погрешность вычисления составляющих гидродинамической силы 
превышает 10 %, соответствующих точности экспериментальных измере­
ний динамических характеристик [76].

Для распространения выявленных закономерностей на все устройства 
данного типа проведем исследование в безразмерных параметрах, полу­
ченных на основании теории размерностей и подобия. Это позволит 
уменьшить число переменных, влияющих на динамические характеристи­
ки демпфера.

В качестве определяющих критериев подобия для длинного ГДД при 
половинном охвате вибратора смазкой без учета сил инерции выбираем 
относительный эксцентриситет е=е/дог безразмерный демпферный зазор 
Ij/=Sq/R , безразмерную толщину статорной втулки Н =hc/R. Пределы из­
менения безразмерных параметров принимаем s = 0...0,7, у/ = 0,015...0,05, 

Н  = 0,01...0,04. В качестве определяемых безразмерных параметров рас­
смотрим относительные составляющие гидродинамической силы f T=Frc 
/Fra и f R=FRc/FRa. В этих выражениях индекс "с” соответствует расчетам с 
учетом деформации демпферного зазора, индекс “а ”- расчетам по анали­
тическим зависимостям из табл.2.1 без учета деформации.

На рис.3.13// представлена зависимость относительной радиальной со­
ставляющей гидродинамической силы f R, а на рис.3.13,6 -  относительной 
тангенциальной составляющей гидродинамической силы / г от безразмерной 

толщины статорной втулки Н  для значений параметра (//=0,03.
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Рис. 3.13. Зависимость относительных составляющих/ги Jr

гидродинамической силы от безразмерной толщины втулки

Из графиков видно, что уровень погрешности в 10 % при расчетах 
без учета деформации демпферного зазора достигается при работе с отно­

сительным эксцентриситетом s  = 0,7 при значениях параметра Н =  0,02 

д л я /г и Н= 0,027 рдя/к. Д л я  случая, когда ширина распределительной ка­
навки равна длине демпфера, количество определяемых параметров 
уменьшается до трех.

Построим трехмерную поверхность, характеризующую границы об­
ласти влияния деформации в демпферном зазоре на определяемые дина­
мические параметры. В качестве границы выбирается совокупность опре­
деляющих критериев, для которых значения определяемых динамических 
параметров, рассчитанных с учетом деформации демпферного зазора, от­
личаются от аналитических на 10%.

Границы влияния деформации демпферного зазора приведены для тан­
генциальной составляющей гидродинамической силы на рис.3.14.

Для радиальной составляющей границы влияния деформации представле­
ны на рис.3.15.

Значения определяющих критериев, при которых необходимо учи­
тывать влияние деформации демпферного зазора в длинном ГДД, лежат 
ниже рельефной поверхности.
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Рис. 3.14. Рельеф влияния деформации демпферного зазора 
для тангенциальной составляющей гидродинамической силы

Рис. 3.15. Рельеф влияния деформации демпферного зазора 
для радиальной составляющей гидродинамической силы

Исследуем влияние ширины проточки для распределения смазки на 
динамические характеристики длинного ГДД с параметрами, приведенны­
ми выше, для случая толщины статорной втулки под проточкой hc= 1 мм. 
На рис.3.16 представлены зависимости безразмерных тангенциальной и радиаль­
ной составляющих гидродинамической силы от относительного эксцентриситета s
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при различных значениях параметра k=L,/L, характеризующего отношение длины 
распределительной проточки к длине демпфера.

Верхние кривые на графиках рис.3.16 соответствуют составляющим 
гидродинамической силы, рассчитанным без учета деформации демпфер­
ного зазора, а последующие - с учетом деформации при различной ширине 
проточки.

Видно, что с увеличением параметра к растет погрешность в определе­
нии динамических характеристик без учета деформации.

F т
Fra

1,0

0.6
0,75

0,5

к = 1
0,25

0

F r

0,75 F r,

0,5

0,25
к= 1

0

Рис. 3.16. Зависимости безразмерных тангенциальной и радиальной состав­
ляющих гидродинамической силы от критерия е

Чтобы исключить влияние деформации на динамические характеристики 
длинного гидродинамического демпфера во всем диапазоне работы, включая 
резонансные режимы, распределительную проточку рекомендуется выполнять 
в корпусе опоры, а не на статорной втулке. Статорная втулка должна запрессо­
вываться в корпус опоры с гарантированным натягом, превышающим темпера­
турные расширения, возникающие в процессе работы. Если статорная втулка 
имеет возможность деформироваться в радиальном направлении, то она долж­
на выполняться с толщиной стенки, обеспечивающей значение произведения 
параметров ц/-Н > 8-10 ‘5.

Зависимости составляющих гидродинамической силы от относитель­
ного эксцентриситета становятся практически линейными при значении 
параметра к= 1. Таким образом, конструктивными методами можно полу­
чить длинный ГДД с линейными характеристиками в рабочем диапазоне 
до значений е^0,7.
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4. ОСНОВНЫЕ ПОЛОЖЕНИЯ И МЕТОДИКИ РАСЧЕТА 
АВИАЦИОННЫХ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

Расчеты долговечности подшипников качения стандартных типов 
стандартизированы DIN ISO 281, а также отечественным стандартом ГОСТ 
18855-82. Вместе с тем авиационные подшипники, как правило, имеют 
долговечность выше рассчитанной по указанным методикам. Это объясня­
ется рядом причин: более высокое качество изготовления, более высокое 
качество применяемых для подшипниковых материалов, лучшие условия 
организации смазывания подшипников и др. Эти причины практически не 
учитываются в стандартных методиках расчета. Обширные и глубокие ис­
следования долговечности авиационных подшипников качения позволили 
фирме FAG сделать уточнения к методике DIN ISO 281 и создать, таким 
образом, методику, которую можно рекомендовать для расчетов подшип­
ников авиационной и аэрокосмической техники.

Весьма серьезные исследования влияния свойств материалов для из­
готовления подшипников и условий работы проведены фирмой SKF, соз­
давшей собственные уточнения стандартной методики расчета.

В настоящей работе приводится методика расчета подшипников на 
базе методик фирм FAG и SKF с необходимыми дополнениями, сделан­
ными на базе наших исследований.

В соответствии с отечественными стандартами [204,205] расчет дол­
говечности авиационных подшипников качения производится по формуле

где Lh -  расчетное значение номинальной долговечности подшипника;

(21?(22з - поправочные коэффициенты.
Расчетное значение номинальной долговечности определяется по 

стандартной методике расчета по формуле

где п -  частота вращения кольца в об./мин.
При этом долговечность L  подшипника в миллионах оборотов вра­

щающегося кольца определяется по формуле

4.1. Расчет подшипников качения по ГОСТ

7г 1 23 > (4.1)

(4.2)

(4.3)
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В формуле (4.3) экспериментальный показатель степени принимает­
ся равным т  = 3 -  для шариковых и т  = 3,33 -  для роликовых подшип­
ников.

Приведенная динамическая нагрузка определяется по зависимостям:
Р  = VFrK 6 - для радиальных подшипников;

P  =  {VXFr + Y F a ) K 6
- для радиально-упорных подшипников;

Р  >  VFrK 6

Р  = FBK 6 - для упорных подшипников.
Здесь X  и Y  - коэффициенты приведения динамической нагрузки.
Значения коэффициента безопасности К б рекомендуется определять

по табл. 4.1 [206].
Коэффициент вращения V  принимается равным V  = 1 при вра­

щающемся внутреннем и неподвижном наружном кольцах и V  = 1,2 -  при 
вращающемся наружном и неподвижном внутреннем.

Значения динамической грузоподъемности С  определяются по таб­
лицам [206]. При этом для подшипников, предназначенных для работы при 
высоких температурах, табличное значение динамической грузоподъемно­
сти С  следует умножить на температурный коэффициент К Т. Этот коэф­
фициент учитывает влияние пониженной твердости рабочих поверхно­
стей на контактную выносливость подшипниковых материалов.

Таблица 4.1
Значения коэффициента безопасности

Характер нагрузки на подшипник к б Область применения

Спокойная нагрузка 1,00 Механизмы управления, при­
боры и их приводы

Легкие толчки, небольшие вибра­
ционные перезагрузки

1,05...
1,10

Механизмы управления, ре­
дукторы приборов, агрегатов и 
насосов

Умеренные толчки и вибрации 1,15...
1,20

Главные редукторы вертоле­
тов и газотурбинных двигате­
лей

Значительные толчки и вибрации 1,25...
1,35

Опоры вала винта, электроаг­
регаты

Работа с сильными ударами и вы­
сокими вибрационными пере­
грузками

1,35...
1,60 Подшипники авиаколес

Для подшипников из стали ШХ15 значение коэффициента можно 
определить по табл. 4.2.

96



Таблица 4.2
Значение температурного коэффициента для подшипников

из стали ШХ15

Температура 
отпуска, 0 С

150 175 200 225 250 275 300

Обозначение - - Т Т1 Т2 - ТЗ
Твердость,

HRC
61 60 58,5 57 56 55 53,5

Допустимая 
рабочая тем­
пература, °С

125 150 175 200 225 250 275

Коэффициент
к т

0,960 0,905 0,855 0,800 0,755 0,710 0,665

Для подшипников из теплостойких сталей 8Х4В9Ф2, М50 и M50NiL 
при температуре до 300 °С К т = 1.

Для радиальных шариковых подшипников коэффициент приведения 
радиальной нагрузки Х=0,56. Коэффициент приведения осевой нагрузки 
Y определяется по табл. 4.3 с учетом величины статической грузоподъем­
ности [205].

Для шариковых и роликовых сферических подшипников

е = 1,5 t g a 0

Таблица 4.3
Значение коэффициентов осевого нагружения для радиальных 

шариковых подшипников

Fa/Со 0,014 0,028 0,056 0,084 0,110 0,170 0,280 0,420 0,560
е 0,19 0,22 0,26 0,28 0,30 0,34 0,38 0,42 0,44
Y 2,30 1,99 1,71 1,55 1,45 1,31 1Д5 1,04 1,00

Тогда для сферических шариковых подшипников: 
X  = 1,0 и Y = 0,42ctga0 при Fa/ (VFr)<е;
X  = 0,65 и Y = 0,65ctgaQ при Fa/{VFr)>e. 
Для сферических роликовых подшипников:
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Х  = 1,0 и Y  =  0 , 4 5 c t g a 0 при Fa/(VFr ) < e ;  

X  = 0,67 и Y  =  0 , 6 1 c t g a 0 при Fa/{VFr ) > e .
Для однорядных радиально-упорных шариковых подшипников с уг­

лом контакта СС0 =12° коэффициент приведения радиальной нагрузки 

X  = 0 ,46 . Коэффициент приведения осевой нагрузки определяется по 
табл. 4.4.

Таблица 4.4
Значения коэффициентов осевого нагружения для однорядных 
радиально-упорных шарикоподшипников при сс0 =12°

Г„/С0 0,014 0,029 0,057 0,086 0,110 0,170 0,290 0,430 0,570
е 0,30 0,34 0,37 0,41 0,45 0,48 0,52 0,54 0,54
Y 1,81 1,62 1,46 1,34 1,22 1,13 1,04 1,01 1,00

Для шарикоподшипников с углом контакта СС0 = 26° X  = 0,41 и

Y  = 0,87, с углом контакта сс0 = 36° - X  — 0,36 и Y  — 0,64.
Для сдвоенных радиально-упорных подшипников, установленных по 

схеме «тандем», коэффициенты приведения динамической нагрузки опре­
деляются, как для однорядных.

Для двухрядных или сдвоенных шарикоподшипников, установлен­
ных «в распор» или «в растяжку» коэффициенты приведения определяют­
ся по табл. 4.5.

Таблица 4.5
Значения коэффициентов осевого нагружения для сдвоенных 

радиально-упорных шарикоподшипников при сс0 =12°

Fa/ C 0 0,014 0,029 0,057 0,086 0,110 0,170 0,290 0,430 0,570

е 0,30 0,34 0,37 0,41 0,45 0,48 0,52 0,54 0,54

F a ^ X 1,00
— —  <  е  
VFГ

Y 2,08 1,84 1,69 1,52 1,39 1,30 1,20 1,16 1,16

Fa X 0,74
— — > е  
VFГ

Y 2,94 2,63 2,37 2,18 1,98 1,84 1,69 1,64 1,62

Для сдвоенных шарикоподшипников с углом контакта СС0 = 26°: 
.7  = 1,0 И 7  =  0,92 при Fa/(VFr ) <  0,68;
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X  = 0,67 и 7 = 1,41 при F j(V F r)> 0,68,
Для подшипников с углом контакта СС0 = 36° :
.7 = 1,0 И 7 = 0,63 при F j(V F r )<  0,99; 
X = 0,59 и 7 = 1,04 при Fa/(VFr)> 0,99.
Для однорядных конических роликоподшипников:
X  = 0,4 и 7  = 0,4c/g-a0.

Для двухрядивтх и сдвоенных конических роликоподшипников 
е = 1,5tg(X0. Тогда коэффициенты приведения динамической нагрузки бу­
дут равны:

X = 1,0 и 7  = 0,45с^а0 при Fa/(VFr )< e-,

X  = 0,67 и 7  = 0 ,6 1 c tg a 0 при Fa/(VFr )> e.

4.1.1. Определение коэффициента

Известно, что расчетное значение номинальной долговечности Lh
соответствует 90-процентной вероятности безотказной работы подшипни­
ка. При повышенных требованиях к вероятности безотказной работы вво­
дится поправочный коэффициент ал .

На основе экспериментальных исследований значение коэффициента 
ах в зависимости от требуемой вероятности безотказной работы Рв опре­
деляется по формуле

Г 1 (л / n \ V/e0
а л Ц 1 / д )

V
(4.4)

1п(1/0,9)
Здесь е 0 -  экспериментально определяемый коэффициент, значе 

ние которого рекомендуется принимать равным е () = 1 0 / 9  -  для шарико 

вых и е () = 9 /8  -  для роликовых подшипников.
После преобразований формулу (4.4) приведем к виду

In Л
у х

а , =  ^  . (4.5)
1 0,9 J

Для подшипников всех типов, изготовляемых из сталей электрошла- 
кового или вакуумного переплава, значение коэффициента можно принять:

вероятность безотказной работы Рв 0,90 0,95 0,96 0,97 0,98 0,99 

коэффициент а х 1,00 0,62 0,53 0,44 0,33 0,21
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4.1.2. Проверка статической грузоподъемности подшипника

Проверку статической грузоподъемности рекомендуется выполнять 
по условию

f s  =  % - - V
М)

Здесь: f s  - критерий уровня нагруженности подшипника; s 0 - запас
статической грузоподъемности, величину которого рекомендуется выби­
рать по табл. 4.6.

Таблица 4.6
Ориентировочные значения запаса статической грузоподъемности

Тип работы Требования по малошумности
не важно обычно важно

шарико­
подшип­
ники

ролико-
родшип-
ники

шарико­
подшип­
ники

ролико-
родшип-
ники

шарико­
подшип­
ники

ролико-
родшип-
ники

Плавная без 
вибраций

0,5 1 1 1,5 2 3

Обычная 0,5 1 1 1,5 2 3,5

Отчетливые 
ударные на­
грузки

>1,5 >2,5 >1,5 >3 >2 >4

Для сферических роликовых упорных подшипников рекомендуется 
принимать s 0 > 4.

Значение статической грузоподъемности С 0 определяется по табли­
цам [204,205]. Величина приведенной статической нагрузки определяется 
по формулам:

Р0 =  Fr - для радиальных подшипников;

P0 = X 0Fr +Y0F„
- для радиально-упорных подшипников;

Р0 ^  Fr

P0 = F a - для упорных подшипников.

Значение коэффициентов приведения статической нагрузки Х () и 

70 определяется по таблицам [205].

Для радиальных шарикоподшипников Х () = 0 , 6  и Y() = 0,5.
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Для сферических шариковых и роликовых подшипников Х () = 1 , 0  и

7 0  = 0 , 4 4 c t g a 0 .
Для однорядных радиально-упорных шарикоподшипников коэффи­

циент приведения радиальной нагрузки Х 0 = 0 , 5 . Коэффициент приведе­
ния осевой нагрузки определяется в зависимости от угла контакта: 

угол контакта а 0 12° 26°  3 6 °
коэффициент приведения Y0 0,46 0,37 0,28

Для сдвоенных шарикоподшипников, установленных по схеме «тан­
дем», коэффициенты приведения определяются, как для однорядных.

Для двухрядных или сдвоенных шарикоподшипников, установлен­
ных «в распор» или «в растяжку», коэффициент приведения радиальной 
нагрузки Х 0 = 1 , 0 . Коэффициент приведения статической осевой нагрузки 
определяется в зависимости от угла контакта:

угол контакта а 0 12° 26°  3 6 °
коэффициент приведения Y0 0,94 0,74 0,56

Для однорядных конических роликоподшипников принимают 
Х о = 0 3  и Y0 = 0 , 2 2 c t g a (). Для двухрядных или сдвоенных - Х () = 1 , 0
и Yq = 0 , 4 4 c tg a 0.

4.1.3. Определение коэффициента а 23

Коэффициент а 23 учитывает, прежде всего, влияние на долговеч­
ность условий смазывания в контактах. Вместе с тем его величина зависит 
также от уровня нагрузок на подшипник и применяемых материалов.

По рекомендациям [204] значение коэффициента а 23 устанавливает­
ся приближенно по табл. 4.7.

4.2.Уточненные расчеты по FAG

В соответствии с рекомендациями фирмы FAG [201] расчет долго­
вечности авиационных подшипников качения производится по формуле

4 „ =  L h a \ a i J  ■ f j . f r  > (4 -6)
где L h -  расчетное значение номинальной долговечности подшипника; 

a i  ̂а 23 i f i f m ’f t ’f r  ~ поправочные коэффициенты.
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Таблица 4.7
Значение коэффициента а 23 ? учитывающего условия эксплуата­

ции (по ВНИПП)

Тип
подшипника

Условия эксплуатации
Обычное

применение
При частично гид­
родинамической 

смазке без переко­
сов

При полностью 
гидродинамической 
смазке для деталей 
из стали электро- 

шлакового или ва­
куумного перепла­

ва
Все типы шари­

ковых, кроме 
сферических

0,7...0,8 1,0 1,2...1,4

Роликовые ци­
линдрические и 
шариковые сфе­

рические

0,5...0,6 0,8 1,0...1,2

Роликовые ко­
нические

0,6... 0,7 0,9 1,1...1,3

Роликовые сфе­
рические

0,3... 0,4 0,6 0,8...1,0

Расчет номинальной долговечности L h и определение коэффициента 

йу учитывающего требуемую вероятность безотказной работы, выполня­
ется, как указано ранее. Значение коэффициента а 1Ъ определяется в зави­
симости от уровня нагруженности подшипника и условий смазывания в 
контактах.

Характеристика уровня нагруженности f s определяется, как указано
ранее.

4.2.1. Оценка режима смазывания подшипника

Влияние смазки на долговечность подшипников качения установле­
но экспериментально рядом отечественных и зарубежных исследователей 
и отражено в современных методах расчета [201,204]. При этом выбор ко­
эффициента (223 в  формуле (4.6) осуществляется в зависимости от харак­
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теристики режима смазывания в подшипнике, определяемой по рекомен­
дации Т. Тальяна отношением

hА = - = = = ,  (4,7)
4 R CKl + ^ск2

где h -  толщина смазочного слоя; R CKl, R ck2 -  средние квадратичные от­
клонения микронеровностей шероховатых поверхностей контактирующих 
тел.

На основе наших исследований [207,208] формула (4.7) для стан­
дартных подшипников нормального класса точности приводится к виду

0 V  (  Л \0,723 ^ 0,558 р .0,277X = K 0(/jdmn) о с ’ Ц /
f C  Л 

РV о у
К ; ' ,  (4.8)

где: ех — ОД 67 -  для роликовых и ех — ОД 11 -  для шариковых подшипни­
ков; d m -  средний диаметр подшипника, мм; D w-  диаметр тела качения, 
мм.

Значение коэффициента К {) определяется по табл. 4.8 в зависимости-о
от отношения

D — ПГ\С Г\'0 ’
"т

где ОС о - угол контакта подшипника.
Таблица 4.8

Значения коэффициента К 0

7 = —^ c o s a 0 , (4.9)

7

Значение К {) для подшипников
роликовых шариковых

радиаль­
ных

конических
сферичес­

ких

иголь

чатых

упо
р

ных

радиаль­
ных

радиаль­
но-

упорных

сфери­
че­

ских

упор

ных

0,0
5

49,9

51,7 49,3

45,6 46,0

31,5 44,2

ОД
0

48,4 44,3 44,7

ОД
5

46,7 42,8 43,2

0,2
0

44,9 41Д 41,5

0,2
5

42,9 39,4 39,8
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0,3 40,8 37,4 37,7
0

Коэффициент К  , учитывающий разогрев смазки в зоне контакта,

определяется по формуле

K = \  + Crn°^{dmn f 4 %Cl
Г л V’114

V D w J

а.0,285 г с Л
Р е 2

V о у
(4.10)

где е2 = 0,0855 -  для роликовых и е2 = 0,057 - для шариковых подшип­
ников.

Коэффициент С1принимает значения:
Q = 124,6 -  для роликоподшипников радиальных, конических и 

сферических;
Q = 127,3 - для игольчатых роликоподшипников;
Q  = 109,3 -  для упорных роликоподшипников;
Q  = 106,6 -  для радиальных шарикоподшипников;
Q = 107,0 -  для радиально-упорных шариковых подшипников;
Q  = 100,1 -  для сферических шарикоподшипников;
Q = 104,0 -  для упорных шарикоподшипников.

Значение коэффициента С  определяется по табл. 4.9.

Таблица 4.9
Значение коэффициента С у

Тип
подшипника

Значение С  • 107 для у

0,05 0,10 0,15 0,20 0,25 0,30
Все типы радиальных и радиально­

упорных
3,49 3,46 3,40 3,32 3,22 3,10

Упорные 3,52
Игольчатые 3,48

Вязкость /л и пьезокоэффициент вязкости а  смазки при расчетах по 
формулам (4.9) и (4.10) следует выбирать в зависимости от рабочей темпе­
ратуры подшипника, определяемой для всех типов радиальных и радиаль­
но-упорных подшипников по температуре внутреннего кольца, для сфери­
ческих шариковых подшипников -  по температуре наружного кольца. Зна­
чение вязкости /т и пьезокоэффициента вязкости а  для некоторых типов
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отечественных смазок приведены в табл. 4.11 и 4.12 [197]. Наиболее при­
меняемые смазки для авиадвигателей приведены в табл. 4.10.

Таблица 4.10
Масла для авиационных двигателей

( ОСТ 1 00148-75)

Условное
обозначение

1 2 3 4

Марка
масла

МС-8п ВНИИ ИИ-7 МН-7,5 Б-ЗВ

Максимальная
рабочая

температура
150 150 150 175

Условное
обозначение

5 6 7 8

Марка
масла

ВНИИ н п  
50-1-4ф

ИПМ-10 36/1-Ку ВТ-301

Максимальная
рабочая

температура
175 200 200 240

Таблица 4.11

Зависимость вязкости смазки от температуры

Масла Вязкость /т , Па-с, при температуре, °С
50 60 80 100 120 140 150

МС-20 0,114 0,076 0,034 0,018 0,010 0,007 0,005
0 0 0 4 5 0 7

75%МС- 0,058 0,040 0,019 0,010 0,006 0,004 0,003
20+25%Тр. 4 0 1 8 7 7 9

50%МС- 0,026 0,020 0,010 0,006 0,004 0,003 0,002
20+50%Тр. 5 6 5 4 1 0 6

25%МС- 0,014 0,010 0,005 0,003 0,002 0,002 0,001
20+75%Тр. 6 7 9 9 7 1 9

МК-8 0,007 0,005 0,003 0,002 0,001 0,001 0,001
4 5 0 0 6 3 2

Т рансформатор- 0,007 0,005 0,003 0,002 0,001 0,001 0,001
ное 4 5 2 2 6 4 3
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МН-7, 5у 0,031 0,021 0,011 0,006 0,004 0,003 0,003
0 4 4 9 9 7 2

ВНИИ НП-7 0,022 0,016 0,010 0,006 0,004 0.003 0,003
4 9 1 4 6 4 1

Б-ЗВ 0,023 0,016 0,008 0,005 0,003 0,002 0,002
2 3 3 3 5 6 2

ЛНМЗ-36/1 Ку 0,010 0,007 0,004 0,002 0,002 0,001 0,001
1 5 3 9 2 7 5

ВНИИ НП-50-1- 0,068 0,005 0,003 0,002 0,002 0,001 0,001
4ф 5 8 8 1 7 5

Таблица 4.12
Зависимость коэффициента вязкости от температуры

№
п/п

Масла 8 1Пьезокоэффициент а  • 10 ,Па‘ при температуре,
°С

50 60 80 100 120 140 150
1 МС-20 2,25 2,07 1,78 1,45 1,13 0,83 0,66
2 75%МС-

20+25%Тр 2,06 1,92 1,65 1,37 1,09 0,82 0,68

3 50%МС-
20+50%Тр 1,92 1,60 1,54 1,30 1,07 0,81 0,68

4 25%МС-
20+75%Тр

1,75 1,65 1,44 1,23 1,02 0,80 0,69

5 МЕС-8 1,59 1,50 1,32 1Д4 0,96 0,78 0,69
6 Трансформаторное 1,59 1,50 1,32 1Д4 0.96 0,78 0,69
7 МН-7,5у 1,26 1,23 1Д1 1,01 0,90 0,79 0,74
8 ВНИИ НП-7 1,23 1,20 1Д2 1,05 0,99 0,92 0,88
9 Б-ЗВ 0,84 0,83 0,83 0,82 0,82 0,81 0,81
10 ЛНМЗ-36/1Ку 0,92 0,91 0,84 0,78 0,73 0,68 0,65
11 ВНИИ ИИ-50-1-4ф 0,94 0,91 0,83 0,77 0,71 0,64 0,61

Примечание: Тр. - трансформаторное масло

Для подшипников высокого класса точности полученное по формуле 
(4.9) значение Я необходимо умножить на коэффициент

0,1237

Д й + й Я
где R al,R a2 -  средние арифметические отклонения микронеровностей ше­
роховатых поверхностей, мкм.
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4.2.2. Определение коэффициента а 23

Как указывалось ранее, коэффициент а 23 учитывает, прежде всего,
влияние на долговечность условий смазывания в контактах. Вместе с тем 
его величина зависит также от уровня нагрузок на подшипник и приме­
няемых материалов. По рекомендациям фирмы FAG значение коэффици­
ента а 23 находится по рис. 4.1 в зависимости от характеристики режима 
смазывания Я .

Поле рис. 4.1 разделено на три области. Область I соответствует наи­
более благоприятным условиям эксплуатации: максимальная чистота смаз­
ки в контактах и относительно невысокие нагрузки. При полном разделе­
нии колец и тел качения гидродинамической смазочной пленкой в области 
I возможен переход к высокой (до бесконечности) долговечности подшип­
ника.

Ю 

5 

3

Он '!

3.5

53
0.2

03

Рис.4.1. Зависимость коэффициента а 23 от характеристики Я

Область II соответствует хорошим условиям эксплуатации: хорошая 
чистота смазки и использование присадок в смазочном материале, благо­
приятно влияющих на работу подшипника.

Область III соответствует неблагоприятным условиям эксплуатации: 
наличие загрязнений в смазочном материале, очень высокие нагрузки, не­
достаточные толщины гидродинамической смазочной пленки в контактах 
колец и тел качения.

03 02 05 ? 2  3 5 Ш
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Для выбора области определения коэффициента а 23 находим пред­

варительно вспомогательные коэффициенты К 3 и К 2 по табл.4.13.
После определения коэффициентов К 3 и К 2 находим область зна­

чений коэффициента а 23 на рис. 4.1:

К 1 +  К 2 <  2  - коэффициент а 23 находится в области I;

K l +  К 2 = 3...4  - коэффициент а 23 находится в верхней части об­
ласти II;

К 1 +  К 2 = 5...6 - коэффициент <223 находится в нижней части об­
ласти II;

Таблица 4.13
Значения коэффициента Kj и К2

Определяемая
величина

Необходимые условия Значение величины при 
уровне нагружения

/,*8 8

>fs -  4
/ , <  4

Конструкция подшипника:
Шарикоподшипники ради­ 0 0 0

альные и радиально-упорные
Роликоподшипники с цилин­
дрическими и коническими 0 1 2

роликами
к , Сферические шарико- и ро­

ликоподшипники 1 2 3
Игольчатые роликоподшип­

ники
Упорные шарико- и ролико­

подшипники

Смазочное вещество:
Весьма чистое с правильно 1 2 3

к2 выбранными присадками
Без присадок при Я > 0,44 2 4 6
Без присадок при Я < 0,44 7 >7 >7

К 1 +  К 2 >  1  - коэффициент а 23 находится в области III, необ­
ходимо улучшение условий эксплуатации.

Таким образом, коэффициент а 23 находится по рис. 4.1 в соответст­
вии с приведенными рекомендациями.
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4.2.3. Определение коэффициента f

Как указано выше, если коэффициент а 23 находится в области I
рис. 4.1, то при некоторых условиях возможно значительное повышение 
долговечности подшипников. Указанные условия включают: относительно 
невысокий уровень нагрузок (большое значение f s ), а также весьма высо­
кую степень чистоты смазки в контактах колец и тел качения. Последнее 
обеспечивается при смазке подшипников через специальные форсунки (не 
разбрызгиванием внутри редуктора или другого узла) и использовании 
фильтров со степенью очистки не хуже 5 мкм.

При выполнении указанных условий значение коэффициента а 23 
определяется по нижней кромке области I (рис. 4.1), а коэффициента f  -  
по рис. 4.2. Если же эти условия не соблюдаются, то следует принять 
/ = 1 .

Рис. 4.2. Зависимость коэффициента f  от уровня нагруженности 

4.2.4. Определение коэффициента f m

При Л< 3,5 в подшипниках наблюдается смешанное трение, т.е. ше­
роховатые поверхности колец и тел качения не полностью разделены эла- 
стогидродинамическим смазочным слоем. В этих условиях на долговеч­
ность подшипника оказывают влияние загрязнения в смазочном материале.

По данным фирмы FAG у различных материалов различная чувстви­
тельность к повреждениям, вызываемым посторонними частицами в смаз­
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ке. Аналогичные результаты были получены также в СНТК им. Н.Д. Куз­
нецова. Наиболее высокое сопротивление этим повреждениям у приме­
няемых для изготовления аэрокосмических подшипников сталей марки 
М50 и особенно M50NiL. Близкой по химическому составу и свойствам к 
стали М50 является отечественная сталь 8Х4В9Ф2 (ЭИ347).

Коэффициент f m учитывает более высокую долговечность подшип­
ников из этих сталей и определяется по рис. 4.3 в зависимости от режима 
смазывания. Для подшипников из обычных подшипниковых сталей, а так­
же для любых материалов при А >3,5 следует принять f m — 1.

30

20

I
Щ

? &777

6
5

3

2

10 f 2 3 i I  6
Л -------

Рис. 4.3. Зависимость коэффициента f m от характеристики А

На рис. 4.3 сплошная линия определяет среднее значение коэффици­
ента f m, штриховыми отмечена область изменения f m в зависимости от 
свойств загрязняющих частиц в смазке.

4.2.5. Определение коэффициента f r

Многочисленными исследованиями установлено, что долговечность 
подшипников зависит от точности их изготовления, уровня технологии их 
производства и контроля качества. В этой связи фирмой FAG для авиаци­
онных подшипников, изготовленных по высокому и сверхвысокому клас­
сам точности, рекомендуется принять f r = 2 -  для шариковых радиальных
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и радиально-упорных подшипников, а также радиальных роликоподшип­
ников с короткими цилиндрическими роликами и конических роликопод­
шипников. Для всех остальных подшипников принимается f r — 1.

Указанные значения коэффициента f r учитывают уровень произ­
водства и опыт эксплуатации подшипников фирмы FAG. В этой связи ве­
личину f r необходимо устанавливать каждой подшипниковой фирме. В 
частности, многолетние статистические данные испытаний подшипников 
ПО ГПЗ-4 и ОАО ЗАЛ указывают, что долговечность основных типов 
подшипников превышает расчетную в 2...5 раз. В первом приближении 
эти цифры можно принять в качестве коэффициентов f r . Более точные 
значения могут быть получены обработкой результатов испытаний с ис­
пользованием вместо стандартной методики расчета долговечности [205] 
формулы (4.6).

Предварительно на основе приведенных в отечественной литературе 
сведений можно принять значение коэффициента f r в зависимости от 
класса точности подшипника:

Окончательные значения f r должны устанавливаться каждым пред­
приятием для выпускаемых им типов подшипников.

По рекомендациям фирмы SKF [209,210] расчет долговечности под­
шипников общего назначения можно выполнять по формуле:

Значение номинальной долговечности L h и коэффициента ал, учи­
тывающего требуемую вероятность безотказной работы, определяются как 
указано ранее.

Коэффициент a SKF отражает влияние нескольких факторов и опре­
деляется по диаграммам на рис. 4.4, 4.5, 4.6 и 4.7.

Параметр к  диаграммы связан с условиями смазки и определяется 
по относительной вязкости применяемой смазки: к = v / v l . Здесь V - ки­
нематическая вязкость применяемой смазки при рабочей температуре, а У1 
- рекомендуемая для эффективного смазывания вязкость смазки.

Рекомендуемое значение кинематической вязкости смазки, обеспе­
чивающей достаточную степень разделения металлических поверхностей 
тел и дорожек качения, можно определить по диаграмме на рис. 4.8.

Значения кинематической вязкости некоторых типов смазки при ра­
бочей температуре приведены в табл.4.14.

Класс точности 
Коэффициент f r

0 6 5 4 2
1,00 1,16 1,33 1,50 1,68

4.3. Уточненные расчеты по SKF

7?U1U£KF
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Для отсутствующих в приведенной таблице смазок вязкость можно 
определить по классификации смазок по стандарту ISO 3448 . Характери­
стики вязкости выпускаемых промышленностью смазок приведены в 
табл. 4.15.

Значение вязкости при рабочей температуре можно определить при 
известном значении индекса вязкости.

0,005 0,01 0,02 0,05 0,1 0,2
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Рис.4.8. Диаграмма для определения эффективного значения 
кинематической вязкости смазки

Коэффициент Q-skf определяется в зависимости от отношения 

Т}с Ри / Р  • Здесь Р  - приведенная динамическая нагрузка подшипника опре­
деляемая, как показано ранее. Для подшипников фирмы SKF значение на­
грузки Ри , соответствующей пределу контактной выносливости, определя­
ется по [210]. Для подшипников ЗАЛ можно принять приближенно: 

- Р . = С 0/9  - для роликовых подшипников;
- Д = С 0/27 - для шариковых подшипников.

Поправочный коэффициент Т]с , учитывающий влияние степени за­
грязнения смазки определяется по табл. 4.16.

При выборе значения Tjc загрязнения водой и другими жидкостями, 
отрицательно влияющими на долговечность подшипника, не учитываются.
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°c

SM
-38
-34
-30
-20
-10
0
10
20
30
40
50
60
70
80
90
100
110
120
130
140
150
160
170
180
190
200
210
220
230
240
250

Таблица 4.14

Кинематическая вязкость авиационных масел, сСт

Сорт масла
МС-8П ВНИИ

НП-7
МН-7,5 Б-ЗВ ВНИИ

НИ
50-1-

4ф

и п м -
10

36/1 Ку ВТ-301

1 2 3 4 5 6 7 8
2210,00 9250,00 8640,00 8020.00 1280,00 1160,00 2320,00 579,00
1420,00 6020,00 5440,00 4820,00 853,00 814,00 1480,00 444,00
894,00 4160,00 3410,00 2970,00 581,00 571,00 974,00 348,00
325,00 1510,00 1230,00 1200,00 242,00 255,00 387,00 200,00
141,00 627,00 518,00 420,00 117,00 123,00 177,00 126,00
70,80 293,00 249,00 200,00 63,30 66,10 92,70 84,50
39,30 156,00 135,00 107,00 37,80 39,20 53,40 59,70
23,90 90,60 78,70 61,70 23,80 24,70 32,70 43,50
15,90 56,80 50,80 38,90 16,30 16,80 21,90 33,30
11,10 37,80 34,70 25,60 11,80 12,10 15,40 26,10
8,09 26,50 24,80 17,80 8,48 9,00 11,20 20,90
6,12 19,30 18,60 12,90 6,85 6,91 8,46 17,10
4,86 14,60 14,40 9,80 5,48 5,51 6,62 14,20
3,92 11,40 11,40 7,62 4,50 4,50 5,31 11,90
3,23 9,14 9,31 6,06 3,78 3,73 4,34 10,10
2,73 7,56 7,83 5,00 3,21 3,47 3,65 8,71
2,34 6,38 6,68 4,12 2,79 2,75 3,11 7,95
2,05 5,41 5,76 3,48 2,45 2,41 2,68 6,63
1,79 4,68 5,00 3,00 2,16 2,13 2,33 5,86
1,58 4,06 4,36 2,59 1,92 1,89 2,04 5,18
1,41 3,57 3,84 2,28 1,71 1,70 1,81 4,61

2,01 1,54 1,53 1,62 4,12
1,80 1,40 1,38 1,46 3,71
1,62 1,27 1,26

U 5
1,05

1,33
1,22
М 2

3.34 
3,04 
2,77 
2,55
2.34 
2,16 
2,00
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Таблица 4.15 
Характеристики вязкости минеральных смазок 
_________________ (по ISO 3448) ______________________

Класс 
вязкости 
по ISO

Кинематическая вяз­
кость

при 40 С ° , м м 1! с

Класс 
вязкости 
по ISO

Кинематическая вязкость 
при 40 C ° , м м 1 j с

средняя min- шах средняя min-max
VG2 2,2 1,98. .2,42 VG 68 68 61,2...74,8
VG3 3,2 2,88. .3,52 VG 100 100 90,0...110
VG5 4,6 4,14. .5,06 VG 150 150 135...165
VG7 6,8 6,12. .7,48 VG 220 220 198...242

VG10 10 9,00. .11,0 VG 320 320 288...352
VG15 15 13,5. .16,5 VG 460 460 414...586
VG 22 22 19,8. .24,2 VG 680 680 612...748
VG32 32 28,8. .35,2 VG 1000 1000 900...1100
VG 46 46 41,4. .50,6 VG 1500 1500 1350...1650

Таблица 4.16 
Значение поправочного коэффициента TJC

Условия работы подшипника
V  с

Очень чисто
Размер твердых частиц одного порядка с толщиной 

масляной пленки

1

Чисто
Обычные условия для подшипников с уплотнением и с 

постоянной смазкой на весь срок службы

0,8

Обычно
Обычные условия для подшипников с защитными 

шайбами и с постоянной пластичной смазкой на весь
срок службы

0,5

Загрязнено
Обычные условия для подшипников, не имеющих уп­
лотнений или защитных шайб; смазочное масло очи­

щается фильтром грубой очистки; инородные частицы 
попадают в подшипник снаружи

0,1...0,5

Сильно загрязнено 0

Рассмотрим пример расчета подшипника 5-176130Р1 (опора ротора 
свободной турбины). Подшипник имеет размеры:
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d  x D x  В  =  7 5 0  x 2 2 5  x 3 5 ; диаметр шарика D w =  2 2 , 2 3 м м ; угол

контакта С£0 = 2 6 ° . Подшипник из теплостойкой стали 8Х4В9Ф2 (ЭИ 347).

Условия работы: радиальная нагрузка Fr =  5 к Н ; осевая - Fa =  2 0 к Н ;

частота вращения внутреннего кольца = 8 3 0 0 об  /  м и н ; наружное

кольцо не вращается; рабочая температура Т  = 1 8 0 ° С ;  смазка маслом 
ВНИИ Н П - 7 .

По каталогу [211] находим характеристики грузоподъемности 
С  =  1 4 4 к Н  и С 0 =  1 2 0 к Н  . Кроме того, для радиально -  упорного шари­

коподшипника с углом контакта СС0 = 2 6 °  найдем:

X  =  0,41; Y  =  0 , 5  7 ;  е  =  0,68; Х 0 =  0 , 5 0 / 7 0  = 0 , 3 7 .
Принимаем V  =  7 , 0 ,  по табл. 4.1 находим К б =  1,2.

F  20,0
При ----- = --------- = 4 ,0 >е, найдем:

VFr 1 - 5 ,0

Р = (VXFr + YFa )Кб =(1-0,41 -5 + 0,87 -20)-1,2 = 20,65кН.
Значение номинальной долговечности:

h  =
ю 6 ГС■Кт)

80О

1
го

(144 * 1̂ |
60 п V Р ) 60-8300 [20,65 J

= 681ч.

При требуемой вероятности безотказной работы Р в = 0 ,9 8  прини­

маем а } = 0 , 3 3 .  По табл. 4.7 в соответствии с рекомендациями ВНИПП 

примем а 23 = 7,0.
Тогда расчетная долговечность подшипника по методике, рекомен­

дуемой ВНИПП, будет равна:
LhBBHHn =  Lha  1^ 2 3  = 6 8 1 -  0,33 • 1  =  2 2 5 ч.

Определим долговечность с учетом рекомендаций фирмы FAG. 
Найдем:
Р0 =  X 0Fr + Y0Fa =  0 ,5  - 5 ,0  +  0 ,3 7 -  2 0 ,0  =  9 ,9 к Н ;

f s  = С0/Ро = 120/9,9 = 12,12;
d„, = ( D  + d ) /2  = {150 + 225)! 2 = 187,5 мм; 

у = Ц„ c o s a 0/ d m = 22,23 ■ cos 26° /187,5  = 0,106.

По табл. 4.8 и 4.9 находим: К 0 = 44,1; С  = 3,45 ■ 10~7. Кроме того 

C j  = 1 0 7 , 0 .  По табл. 4.11 и 4.12 находим характеристики смазки: 

j j  =  0 ,0 0 2 2 М П а  и а  =  0 ,78 -10~8 П Х 1.
Вычислим:
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=  1 +  3 ,4 5  -1СГ7 ■ 0 .0 0 2 2 0 65 ■ (1 8 7 ,5  ■ 8 3 0 0 ) 1'3 x

J

X

По табл. 4.13 находим K ] = О, К 2 — 2 . Так как К ] + К 2 = 2 , то коэф­
фициент а 23 находится в области I рис. 4.1: а 23 —2,24.  Если степень очист­
ки смазки обычная, то f  = 1 ,0 . Для подшипника из стали ЭИ347 по рис. 4.3 
найдем f m — 2 , 5 7 . Для подшипника 5-го класса точности примем

Тогда уточненное значение долговечности с учетом рекомендаций 
FAG будет равно:

Определим долговечность с учетом рекомендаций SKF.
Определим нагрузку, соответствующую пределу контактной выносли­

вости: Ри =  С 0/ 2 7  =  1 2 0 / 2 7  =  4 ,4 4 4 к Н .
Коэффициент, учитывающий влияние загрязнений в смазке, определим 

по табл. 4.16: rjc = 0,8.

Тогда получим f]cPu /  Р  =  0 ,8  • 4 , 4 4 4  /  2 0 ,6 5  =  0,172.
По рис. 4.8 найдем эффективное значение кинематической вязкости 

смазки: v l =  4,1  сСт. По табл. 4.15, экстраполируя, найдем кинематическую 
вязкость смазки при рабочей температуре Ц = 2,53сСт. Для отношения 
k  =  v / v x = 2,57/4,1 = 0,627 по рис. 2.4 найдем a SKF = 2 ,2 .

Уточненное значение долговечности с учетом рекомендаций SKF будет 
равно:

Полученные результаты свидетельствуют о необходимости более тща­
тельного учета факторов, влияющих на долговечность подшипника.

Л  = 1 3 3 .

L hFAG =  Lha \ a 2 if  f mf r = 6 8 1 - 0 , 3 3 - 2 , 2 4 - 1 - 2 , 5 7  - 1 , 3 3  =  1 8 7 4 ч .

LhSKF ~  — 6 8 1  • 0 , 3 3  • 2 , 2  —  4 9 4 ч .
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4 . 4 .  Эластогидродинамический расчет подшипников качения

Изложенная в отечественных справочниках методика расчета, осно­
ванная на рекомендациях DIN ISO 281, не учитывает большинство эксплуа­
тационных факторов, поэтому часть предприятий авиадвигателестроения 
широко использует различные поправочные коэффициенты на основе собст­
венного опыта.

Ведущими подшипниковыми фирмами SKF и FAG разработаны свои 
рекомендации [201,210], уточняющие стандартную методику расчета. При 
этом большинство поправочных коэффициентов определяется в зависимости 
от предложенной Т. Тальяном характеристики режима жидкостного трения:

х =  ,

где \  -  толщина эластогидродинамического смазочного слоя; Ral и R a2~
характеристики шероховатости поверхностей в контакте.

Ранее нами предложена упрощенная методика [202] оценки режима 
жидкостного трения для стандартных подшипников качения, а также показа­
на возможность адаптации методики фирмы FAG к расчетам подшипнико­
вых узлов отечественных авиадвигателей [208].

Вместе с тем необходима разработка методики расчета толщин смазоч­
ных слоев и сил трения в эластогидродинамическом контакте при неполном 
разделении смазкой шероховатых поверхностей.

R
4.4.1. Расчет сил трения в линейном УГД - контакте с учетом 

затвердевания смазки

Многочисленными исследованиями установлено, что толщина смазоч­
ного слоя в УГД - контакте определяется свойствами смазки на входе в зону 
трения. В то же время касательные напряжения на площадке контакта и, сле­
довательно, силы и коэффициенты трения определяются свойствами смазки в 
зоне трения.

Для расчета толщины смазочного слоя с учетом термоэффекта входной 
зоны воспользуемся формулами Коднира -  Васина [200]

1 ioj / ; /  тт \ 0 ,733 л  0,558 г 0,002 0,444 / 0,167 / г /лилК  = l,846(/i0( / J  a  Ellp p m l q -  ! к п. (4.11)пр

Здесь к  -  коэффициент, учитывающий разогрев смазки во входной зо­

не, определяемый по формуле:
f  ТТ-2

кр - 1 +
Ап

0,2565 0,0285
г  пр lq 0,0855 (4.12)
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В формулах (4.11) и (4.12): ju0 = ц0(Т0},а = а(Т0},Л0 =Л0(Т0},Епр -  
приведенный модуль упругости; q -  нагрузка на единицу длины линии кон­
такта; /3 - коэффициент зависимости вязкости смазки от температуры.

Скорости поверхностей в зоне трения определяются по формулам:
т т тгс̂лУТл т j- Trd'jTi'j
К = — — ; V, = — .

60 60
При этом находим:

U z = v1 + v2.
Us = v\-v2,

где U s -  скорость скольжения в контакте.
Приведенный модуль упругости определяем по формуле:

2

(4.13)

(4.14)
(4.15)

F  =
пр 1 - s \  1-е\

Здесь Ех и Е2 -  модули упругости материалов, Па; £х и £2 коэффици­
енты Пуассона.

Приведенный радиус кривизны определяется по формуле:

=  P i P i  

Р А  ± А
Здесь: pi и р2 радиусы кривизны поверхностей, м.
Нагрузка на единицу длины линии контакта определяется по формуле:

ч  = — ■
I

Здесь Fn -  нормальное усилие в контакте, Н, / длина линии 
контакта, м.

Для расчета сил трения воспользуемся моделью контакта, представлен­
ной на рис. 4.9.

Принимаем, что толщина смазочного слоя постоянна в пределах Герцев- 
ской площадки с размером

Ь„ = Ч р ,пр

пЕпр

Давление на площадке контакта подчиняется закону Герца:

(7 = (7

1
1 -

Л  У

Максимальные контактные напряжения определяются по формуле:
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=
2 q 
nb„

Касательные напряжения сдвига в смазочном слое определяются форму­
лой Ньютона:

3 U
т = /и —  . (4.16)

д у

У

X

Рис. 4.9. Упрощенная схема УГД -  контакта

В принятой на рис. 4.9 системе координат распределение скоростей в 
смазке описывается формулой:

и  = У У ( у 1 - И у ) + 1у У у  + У2.(4.17) 
2 р  дх п

Тогда
d U  _  1  д р (  2 U 1 - U 2

ду 2 ц дх У 2
+

h\  ^ J
В приведенных формулах: U  -  скорость слоя смазки, h -  толщина сма­

зочного слоя, р  -  давление в слое смазки, /л - динамическая вязкость смазки 
при давлении и температуре в данной точке смазочного слоя.

Принимая давление и температуру поперек смазочного слоя постоянны­
ми, с учетом давления «затвердевания» смазки найдем:

ju=ju0eap при р< р с;
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p  = ju0eaPc при p > p c.
Здесь p c-  давление «затвердевания» (стеклования ) смазки, Па; ро и а -

вязкость и пьезокоэффициент при температуре в данной точке смазочного 
слоя.

Давление в данной точке смазочного слоя примем равным р  = р{х) . 
Подставляя (4.15) и (4.17) в (4.16), получим:

др
дх У

h
+ р

h
Касательные напряжения на поверхностях трения

др h U
U

дх 2 h 

др h U
' р

дх 2 h 
Известно для линейного контакта:

др „ _  h — h

при y  = h;

при у  = 0 .

(4.18)

дх h3
Подставляя (4.19) в (4.18), получим:

„  т т h - h n
Ь  = 3

h
о т т h - h 0

Tj = —З р и  ̂

(4.19)

+ р у
h
U,

Л’ M h -
Принимая толщину смазочного слоя в пределах Герцевской площадки 

контакта постоянной и равной /?0, получим:

т 1 = т 2 = ^ Т ^ -  (4-2°)
п

Из уравнения (4.20) следует, что силы трения определяются для принятой 
модели контакта только скольжением поверхностей. Для определения темпе­
ратуры смазки рассмотрим уравнение теплового баланса;

ттдТ . д 2Т 8U
Рос <Р = У  Т ~ у  +  г "Т-  • (4.21)

дх ду ду
Принимая постоянной температуру поперек смазочного слоя, уравнение

(4.21) приведем к виду:

д т
Росои  ̂ Г  = Рдх

г д и л2

ду
(4.22)

Здесь ро - плотность смазки, кг /  м , с - удельная теплоемкость смаз­
ки, Дж/(кг К).
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Из уравнения (4.22) следует, что теплоотвод из зоны трения осуществ­
ляется только протекающей смазкой.

Общий теплоотвод смазкой определим интегрированием левой части 
уравнения (4.22)

h h

Qo,m = J PoCoU^ - д у  = /V o  ^ - \U d y .  (4.23)
dx dx

Как известно:
h

jUdy = Щ^~.
0 2

Подставив (4.24) в (4.23), получим:

Qan* = PoCo U ^ 0 З Т

(4.24)

(4.25)
2 дх

Тепловыделения в слое смазки получим интегрированием правой части урав­
нения (4.22)

Q „ d  = \ р
* г д и л2

V ду
dy.

Подставив (4.17) в (4.26) и проинтегрировав, получим:

Qebid
h3 (d p л2 Гтг тгЛ2

12 р \dx j
+ р

h
Подставив (4.19) в (4.27), получим:

Q e u d  =

и ;

h
h -  h \ 2

\ h
+ р

и :

h

(4.26)

(4.27)

(4.28)

Принимая толщину смазочного слоя в пределах площадки контакта по­
стоянной и равной h0, получим:

Qeud = р
и :

hо
Из уравнения (4.28) следует, что тепловыделение в смазочном слое оп­

ределяется, как и силы трения для принятой модели контакта, только сколь­
жением поверхностей.

Из уравнения теплового баланса, приняв Qome = ОНЫ(), найдем
2̂dT _ 2juU; 

dx PqCqÛ Hq
(4.29)

Приняв в начале области трения температуру смазки равной температу­
ре подаваемого масла Т0, температуру в любой точке зоны трения определим 
по формуле:
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x 2 u l l 2
T  = T0 + f  tL ^ r T d x . (4.30)

W * u l %
При найденном значении температуры смазки по известным зависимо­

стям определяются значения вязкости ц0, пьезокоэффициента а , плотности р0, 
удельной теплоемкости с{) и давления затвердевания рс смазки. Значение си­
лы трения, отнесенной к единице длины линии контакта, определяется по 
формуле:

2bH JJ
W  = J  /л —- d x .  (4.31)

о К
Тогда коэффициент трения скольжения будет равен:

W/  = —■ (4.32)
9

Полученные зависимости позволяют построить кривую скольжения, т.е. 
зависимость коэффициента трения от коэффициента проскальзывания в роли­
ковом контакте. Необходимо отметить, что при построении кривой скольже­
ния коэффициент проскальзывания определяется по формуле:

4 = W .  (4.33)vx
В то же время в работах по эластогидродинамической теории смазки ис­

пользуется коэффициент относительного скольжения:

(4, 4)
us vl + v2

t
4 i = — — ■ (4.35)

1 2 - £

Из (4.33) и (4.34) получим

£
При малых значениях получим ^  ~ —.

Рассмотрим пример: стальные ролики сжимаются нормальным усилием 
Fn = 5 кН; диаметр ведущего ролика 40 мм, ведомого - 80 мм; длина контакта
роликов - 20 мм; ведущий ролик вращается с частотой 5000 об/мин; в зону 
контакта подается масло трансформаторное; температура масла на входе - 
80°С.

На рис. 4.10 приведена зависимость толщины смазочного слоя от коэф­
фициента проскальзывания, на рис. 4 .1 1 -  кривая скольжения.

На рис. 4.11 приведены кривые скольжения, рассчитанные без учета из­
менения температуры смазки, а также без учета температуры и давления за­
твердевания.
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0 ,1 5

0.10
€О 02 06 0 8

Рис.4.10. Зависимость толщины смазочного слоя от коэффициента про­
скальзывания

т  \ т

0 .3

Рис.4.11. Зависимость коэффициента трения от коэффициента проскаль­
зывания:

1 - с учетом температуры и давления затвердевания; 2 - при Т  = Т0 и 

р с = const; 3 - при Т  = Т0 без учета давления затвердевания
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Можно отметить, что только совместный учет, как изменения темпера­
туры, так и давления затвердевания смазки позволяет получить кривую 
скольжения, качественно соответствующую известным экспериментальным 
кривым скольжения. Вместе с тем рассчитанные по изложенной методике 
значения коэффициентов трения меньше экспериментальных. Например: для 
рассмотренного случая при £=0 , 1  имеем f  = 1,887-10"3 - с учетом изменения 
температуры и давления затвердевания смазки; f  = 6,457-10"2 - с учетом дав­
ления затвердевания, но без учета изменения температуры смазки; f  = 
=5,466-10"1 - без учета давления затвердевания и температуры смазки; f  = 
=1,859-10' - по формуле Ю. Н. Дроздова.

I

W

50
О 1.6ол

Рис.4.12. Распределение температуры смазки по длине зоны трения при 
Кт= 0; 1 - | =  0.002; 2 - |  =0.10

Расхождение между расчетами по формуле Ю. Н. Дроздова, основанной 
на обширных экспериментальных исследованиях [212], и предложенной ме­
тодикой по нашему мнению объясняется тем, что в предложенной методике 
не учитывается шероховатость трущихся поверхностей и отвод смазки из зо­
ны трения в трущиеся поверхности.

На рис. 4.12 приведены результаты расчета температуры смазки в зоне 
трения. Видно значительное, а при больших коэффициентах проскальзывания 
и резкое повышение температуры смазки. Для учета влияния на температуру 
смазки отвода смазки в поверхности трения применим следующий метод.

Предположим, что мощность теплоотвода из зоны трения в данной точ­
ке пропорциональна разности температур смазки в данной точке и окружаю­
щей среды:
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Q noe — (К Т\ +  К т2 )АTq . (4.36)
Здесь А Т 0 = Т - Т о в . (4.37)

В формулах (4.36) и (4.37) имеем: Т ов- температура окружающей сре­

ды; К т - коэффициент теплопередачи.
Величину коэффициента теплопередачи определим из уравнения:

1 1 Я 1
К т ссм  I ос0

(4.38)

Здесь: ам - коэффициент теплоотдачи от протекающей смазки в метал­
лические поверхности роликов; ао - коэффициент теплоотдачи от вращаю­
щихся роликов в окружающую среду; Я - коэффициент теплопроводности ма­
териалов роликов; / - расчетные значения толщины роликов.

По рекомендациям [213] величины коэффициентов теплоотдачи опре­
деляются по формулам:

а м  = 3 5 0 + 2 1 0 0 л /г  - между поверхностью и протекающей смазкой;
СС0 = 5 , 6  +  4 V  - между движущейся поверхностью и воздухом.
Здесь: V  - скорость движения в м/с; ам и щ  - в Вт/ (м2 К).
Некоторые сложности представляет определение расчетного, значения 

толщины роликов. Можно принять по рекомендациям [212] в качестве тол­
щины роликов толщину теплового приповерхностного слоя, определяемую по
формуле: S T = k y fa t .

При этом к  = 0.5... 3.0, а  - коэффициент температуропроводности, t - 
время воздействия теплового источника.

Коэффициент температуропроводности определяется по формуле:
Я0а  = — — .

Рос о
Для стальных роликов: Хо = 47 Вт/(м К); ро 7850 кг/м ; с{) =

= 460 Дж/(кг К). Тогда а  = 1,3 • 105л/2 1с.
Время воздействия теплового источника на участок зоны трения протя­

женностью Ах равно t — ts x jV . Принимая для рассматриваемого примера 
Vl & V 1 & V  =10 м/с и Ах =  2Ьн / \ 0 ,  где bH = 1.927-10'4 м - полуширина 
Герцевской площадки контакта, получим:

8 Т = (0 ,5 ...ЗХ/ЬЗ -Ю 5 -1,927- 1(Г4 /1 0 /1 0  = (3,52...21,1)- 1(Г6 м.
Также найдем:

ссМ1 ~ С£М2 = 350 + 2 1 00л/Г0 = 6991 Вт/(м2 К);
<х01 « <х01 = 5,6 +  4 10 = 45,6Вт/(м2 к).

Принимая ~ 12 =  8 Т и подставляя значения в формулу (4.38), найдем:
2 К т = 90,6 Вт/(м2 К).
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Если предположить, что масса роликов столь велика, что их объемная 
температура равна температуре окружающего воздуха и, следовательно, теп­
лоотдачей от роликов в окружающую среду можно пренебречь, то формула
(4.38) примет вид:

1 1 Я
к . 7 а м

В этом случае для рассматриваемого примера коэффициент теплопере­
дачи будет равен:

2 К т =  1,394-104 Вт/(м2 К).
С учетом отвода тепла в поверхности роликов формулу приведем к ви­

ду:

г = г0+{
Р о Ю Р Л

и
Р  ~г~ ~  2 К Т ( Г  -  То в )

К
d x (4.39)

Результаты расчета температуры смазки по формуле (4.39) при Т ое =  Т()
представлены на рис. 4.13. Видно, что теплоотвод уменьшает температуру 
смазки, но существенно зависит от коэффициента теплопередачи.

Вместе с тем уменьшение температуры смазки незначительно изменяет 
величину коэффициента трения. Так при Е, = 0,1 при 2 К т = 0 получено 
f  = 1,887-10”3, при 2 К т = 90,6 Вт/(м2 К) коэффициент трения практически не 
меняется, а при 2 К т = 1,394-10'4 Вт/(м2 К) принимает значение f  = 2,232-10'3.

Я7/

150

ЮС

Рис.4.13. Распределение температуры смазки по длине зоны трения при 
|  = 0,1: 1 - 2 К т = 0; 2 - 2 К т = 9 0,6 Вт(м2); 3 - 2 К т= 13938 Вт/(м2 К)
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На рис. 4.14 приведены результаты расчетов температуры смазки при 
различных значениях температуры масла на входе.

т

ъи

100

Х/Ь06

Рис.4.14. Распределение температуры смазки по длине зоны трения при 
£=0,1 и 2 К Т = 13938 Вт/(м2 К): 1 - Т 0=  80°С; 2 - Т 0=  50°С.

Видно, что на большей части зоны трения значения температуры смазки 
отличаются мало. Существенное отличие только в начальной области трения. 
Вместе с тем значения коэффициентов трения в контакте принимают разные 
значения. Так при Т 0 = 80°С получено f  = 2,232-10”3, а при Т0 = 50° С -  f  =
=0, 648-10" . Это объясняется, прежде всего, различиями в толщине смазочно­
го слоя, величина которой определяется свойствами смазки на входе в зону 
контакта. При Т 0 = 80°С имеем h0 =0,216 мкм, а при Т 0 = 50°С - h0 =
0,387 мкм. Вместе с тем при низких температурах подаваемой смазки более 
существенное влияния оказывает затвердевание смазки. Так в точке 
X = 0 , 2 Ьн  Герцевское давление равно 495 мПа. При этом при Т 0 = 80°С в

рассматриваемой точке Т 0 = 80,2° С и давление затвердевания равно 610 мПа, 
т.е. структурного изменения смазки не наблюдается. В то же время при 
Т 0 =  5 0 °  С  имеем Т  = 5 0 , 1 °  С и давление р с = 300 мПа, т.е. наблюдается

затвердевание смазки. Вследствие этого происходит ограничение роста вязко­
сти смазки и снижение касательных напряжений трения. При Т 0 = 80°С в

точке х  = 0 , 2 Ьн  имеем т = 12,2 мПа, при Т 0 = 50° С - г = 2,36 мПа.
Полученные результаты качественно соответствуют результатам экспе­

риментальных исследований [214]. Однако расчетные значения коэффициен­
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тов трения более чем на порядок меньше экспериментальных. Это расхожде­
ние, по нашему мнению, объясняется отсутствием учета взаимодействия ме­
таллических поверхностей шероховатых тел при указанных выше небольших 
значениях толщины смазочных слоев.

Таким образом, изложенная методика расчета коэффициентов трения с 
учетом температуры смазки и давления затвердевания смазки качественно со­
ответствует экспериментальным результатам и может быть использована для 
анализа работы узлов трения при фрикционном качении с проскальзыванием.

4.4.2. Распределение нагрузки и толщина УГД - смазки в контакте
шероховатых поверхностей

Влияние шероховатости поверхностей на толщины гидродинамического 
и эластогидродинамического смазочных слоев рассматривалось рядом отече­
ственных и зарубежных исследователей. Наиболее полно этот вопрос рас­
смотрен в работах [200,215]. Однако в большинстве работ, включая указан­
ные, предполагается, что величины шероховатости поверхностей значительно 
меньше толщины смазочного слоя, взаимодействия вершин микронеровно­
стей нет, а шероховатость оказывает влияние на форму зазора между поверх­
ностями и течение смазочного слоя. Вместе с тем элементарный анализ пока­
зывает, что в большинстве практически важных случаев толщины смазочных 
слоев в УГД контактах менее 1 мкм и, следовательно, даже для 10-го класса 
чистоты поверхностей при R m.dx = 1... 2 мкм будет наблюдаться металличе­
ский контакт шероховатых поверхностей. Это подтверждается также экспе­
риментальными работами [216,217].

Попытка оценить распределение нагрузки между смазочным слоем и 
металлическим контактом микронеровностей в УГД контакте приведена в ра­
боте [198]. Рассмотрим решение этой задачи с учетом закономерностей взаи­
модействия микронеровностей шероховатых тел, приведенных в работе [199].

Влияние толщины смазочного слоя в контакте на долговечность под­
шипника учитывается, как показано в работах [201,202].

Модель смазываемого УГД контакта шероховатых тел приведена на 
рис. 4.15. В данной модели под толщиной Д0 слоя смазки понимается рас­
стояние между средними линиями профилей шероховатых поверхностей. Эта 
модель соответствует рекомендациям Т.Тальяна, по которым режим смазыва­
ния считается полностью жидкостным, если толщина смазочного слоя более 
чем в три раза превышает приведенное значение среднего квадратичного от­
клонения профилей шероховатых поверхностей.

Для определения площади фактического контакта микронеровностей за­
меним контакт двух шероховатых поверхностей контактом гладкой и шерохо­
ватой поверхностей с приведенными характеристиками профиля. Модель та­
кого контакта показана на рисунке 4.16.
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Рис.4.15. Модель смазываемого контакта шероховатых тел:
1 и 2 -  контактирующие тела; 3 - смазка; 4 и 5 - средние линии

профилей поверхностей

1

Рис.4.16. Модель смазываемого контакта гладкой и шероховатой поверх­
ностей: 1 и 2 - контактирующие тела; 3 - смазка; 4 -  средняя линия про­

филя

Согласно [199] основными геометрическими характеристиками профилей 
шероховатых поверхностей, определяющими процессы трения, являются мак­
симальные высоты микронеровностей R maxi и R max2, радиусы вершин мик­

ронеровностей гх и г2 и коэффициенты Ьх и Ь2 , а также Уг и У2, характери­
зующие распределение вершин микронеровностей по высоте. Для приведен­
ного шероховатого профиля эти характеристики согласно рекомендациям ра­
боты [199,218] могут быть определены по формулам:

^max — ^maxl ^тах2 ’
у  = Vj + у  2;
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Г\Г2 Y — L ^
П + h

b =  K vbtb :

Здесь

(^maxl ^max2 ) 
d v i  n v 2

maxi max 2

Vi + v 9

^  ViV2r (y i)r (y2)
( v i + v 2) r ( v i + v 2) ’ 

где Г ( п ) ,  T(v2) и /"’(v'j +  V2 ) - гамма - функции.
Для приведенной на рис. 4.16 модели смазываемого контакта сближе­

ние поверхностей определится в виде разности:

2  = \ * ш к - К  (4.40)

Тогда относительное сближение будет равно:
Z 1 \е = -------= -------- — . (4.41)

о 2 R
max max

По величине относительного сближения находится относительная пло­
щадь фактического контакта микронеровностей контактирующих поверхно­
стей по формуле:

r j = —b s v . (4.42)

Если известно контурное давление для металлического контакта, то ве­
личина относительного сближения согласно [199] может быть определена по 
формуле:

2

_ Г 4 р к4 п  \~Г  Vv+7 
& --

max jKKvbE„P
Отсюда можно найти давление р к при определенном по (4.41) относи­

тельном сближении:

K vb ( к  4  
Рк = X h E r,

4л/я
пр

шах £ v+0’5. (4.43)
V г  J

Принимая контурную площадь контакта двух цилиндров равной площади 
прямоугольника с размерами площадки контакта, определяемой по формуле 
Герца, нагрузку на единицу длины линии контакта, воспринимаемую контак­
том микронеровностей металлических поверхностей, определим по формуле:

Я к = 2 Р А -  (4.44)
Здесь Ън  - полуширина площадки контакта цилиндров, определяемая 

по формуле:
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Ьн  =
8 доnp

7tE np

Общая нагрузка на единицу длины линии контакта будет суммой
У = Ук+Усм-  (4-45)

Тогда толщина смазочного слоя будет определяться по формулам (4.11) и 
(4.12), приведенным к виду:

"  ............      “ " " "  (4.46)7 10^/17 т Т \ 0 , 723 0,558 т -0 ,002 0,444h0 =  l , 8 6 4 ( / / 0 f / z )  а  Е ’ р , / Л 167/ упр

К р = 1 +

f  тт-2 77 "4^,65

+ v A P
Я п

1ё [о,9(р01 /Д 0,144
а 0,285 /-0 6 2 5 6 5  / _

Е пр /  Р,
0,0285
пр

0,0855
см

(4.47)

Тогда толщина смазочного слоя будет определяться по формулам (4.11) и 
(4.12), приведенным к виду:

(4.46)1 1 0 ^ /  Т Т  \ 0 , 723 0,558 т -0 ,002 0,444h„ =  l , 8 6 4 ( / ( , / A  )  а  р г 1 я Т / К ,пр

кр= 1+
/7 тг2 77 "4̂ ,65

+ v A P
Я п

1ё [о,9(р01 /Д 0,144 а 0,285 т -062565  / _
Е пр /  Р

0,0285
пр

0,0855
см

(4.47)

Решение системы уравнений (4.41)...(4.47) производится методом после­
довательных приближений, принимая в качестве начального приближения

? * о  =  ° -
На рис. 4.17 приведены результаты расчета нагрузки, воспринимаемой 

контактами микронеровностей цилиндрических поверхностей, при общей на­
грузке q  = 250 Н/мм, диаметрах цилиндров d l = 40 мм и d 2l = 80 мм, смазке 
МК-8 при температуре на входе 80°С.

В расчетах приняты наиболее распространенные значения параметров 
распределения высот микронеровностей V1 =  v 2 = 2 и Ъх —Ъ2 —2 .

Зависимости на рис. 4.17 показывают, что с ростом частоты вращения 
доля нагрузки, приходящаяся на металлический контакт микронеровностей 
шероховатых тел, уменьшается. Существенное влияние при этом оказывает 
величина высоты микронеровностей. Уменьшение нагрузки на контакт мик­
ронеровностей объясняется увеличением толщины смазочного слоя.

Зависимости на рис. 4.17 показывают, что с ростом частоты вращения 
доля нагрузки, приходящаяся на металлический контакт микронеровностей 
шероховатых тел, уменьшается. Существенное влияние при этом оказывает 
величина высоты микронеровностей. Уменьшение нагрузки на контакт мик­
ронеровностей объясняется увеличением толщины смазочного слоя.
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Рис.4.17. Зависимость нагрузки, воспринимаемой контактом микро­
неровностей, от частоты вращения
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Рис.4.18. Зависимость толщины смазочного слоя от частоты вращения
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Рис.4.19. Зависимость относительной толщины смазочного слоя
от частоты вращения

На рис. 4.18 показана зависимость толщины смазочного слоя от частоты 
вращения для гладкой и шероховатой поверхностей, а на рис. 4.19 зависи­
мость относительной толщины, определяемой по формуле:

h = h Ihш ерохов/  га д к о й

Видно, что толщина смазочного слоя увеличивается для шероховатой по­
верхности, т.к. уменьшается доля нагрузки, воспринимаемой смазочным сло­
ем. В то же время изменение толщины смазочного слоя с увеличением, шеро­
ховатости невелико, что полностью совпадает с решением [200]. Конечно, при 
малых толщинах смазочных слоев применимость уравнения Рейнольдса для 
шероховатых поверхностей вызывает сомнение, однако, малое влияние шеро­
ховатости на толщины смазочных слоев даст нам основание использовать ре­
шения УГД задачи для гладких поверхностей для практических расчетов ше­
роховатых поверхностей.

4.4.3. Силы трения в УГД контакте шероховатых поверхностей

При небольших толщинах смазочных слоев силы трения, отнесенные к 
единице длины УГД контакта шероховатых поверхностей, могут быть опре­
делены суммированием [219]:

W f = W  + W  . (4.48)rr j  7 r см 7 7 мет  V 1 • 1 w /

Сила трения в смазочном слое определяется с учетом относительной 
площади фактического контакта микронеровностей:

Wcu= w(  1 -п) . (4.49)
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Сила трения в контактах микронеровностей определяется по формуле:

W «em =  f m m  Чк ■ (4 -50)
Если коэффициент трения скольжения в контакте определить как отно-

WГ
шение f  = ----- , то из (4.48) - (4.50) получим:

Я

f  =  1 с м 0 - ~  я )  +  1м ет  —
Я

(4.51)

Здесь величина коэффициента трения в контактах металлических по­
верхностей определится по формулам работы [179]:

2v
Г X

/ мет

2 lv  К

2v + l
0

2v + Ро +

v У
ji 2v + l *̂ )2v + l /t2v + l 
^  nv у  к ^

(4.52)

+ о,19 а:V /
4лЛ Г

1

К

2 v  + l
а г

v У

Р,
1

2v + l
Л 2v +1

где То и Ро - параметры сдвиговой прочности молекулярной связи материалов 
цилиндров; осг - коэффициент гистерезисных потерь в контакте; А - характе­
ристика профиля приведенной шероховатой поверхности, определяемая по 
формуле:

^таА = пах
1

rb v
Коэффициент K vf для упругого контакта определяется по формуле:

8 Г ( у - 1,5)
vf 3 ^  T(v + 2) '

Коэффициенты То, Ро и аг для трения со смазкой закаленных леги­
рованных сталей по рекомендациям примем равными: то = 1МПа; Ро = 0,1; 
аг = 0,044. Остальные величины, входящие в формулу (4.52), определяются, 
как было назначено выше. Коэффициент трения f CM, определяемый потерями
на трение в смазочном слое, находится по формуле (4.42). Однако, при опре­
делении вязкости смазки необходимо учитывать повышение температуры в 
зоне контакта не только от потерь на трение в слое смазки, но и от трения в 
местах металлического контакта вершин микронеровностей.

Мощность тепловыделения на единицу поверхности от трения в контак­
тах микронеровностей определится по формуле:

Qmet -  I metP k ^ s • (4-53)
Тепло из зоны трения металлических поверхностей отводится прежде
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всего в поверхности и частично в смазку. Потоки тепла из зоны трения в по­
верхности цилиндров по [199] определяются по формулам:

а=е а л
МЕТ Q i = Q ,МЕТ (4.54)

а х +  а 2 а х +  а 2
Поток тепла от металлических поверхностей в смазку определится сум­

мой:

где

Q cm ~  Q cmi + QiСМ2 >

Q cmi -  Q\
a CM

ci\ + a {CM

Q cmi ~  Qi
a,CM

a 2 +  a CM

(4.55)

(4.56)

f-10

Рис. 4.20. Зависимость коэффициента трения скольжения от частоты
вращения

Подставляя (4.54) и (4.56 ) в (4.55 ), получим:

Q c m  =  QM ETa m  ■
Здесь коэффициент теплопотока атп определится по формуле:

а (л1{2ала 2 + а (л1{ал + а 2))

(4.57)

а тп —
( а х +  а 2 )(ал +  а см ) (а 2 +  а с м )

Здесь коэффициенты а х ,  а 2 и а см определяются теплофизическими ха­
рактеристиками материалов:
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a i  —  ^JXjPjCj  ;  a 2 —  ^ Л 2р 2с 2 ;  @см ~  y ] \ P o c o

С учетом (4.53) и (4.57) уравнение (4.39) приводится к виду:

т = т0+ \
р <а Р Р «

р  s  (1 Т]) + I m e t P iP s a m  2 К т( Т  То в )
К

dx.

На рис. 4.20 и 4.21 приведены определенные по изложенной методике 
зависимости коэффициентов трения скольжения от частоты враще­
ния ведущего ролика при указанных ранее исходных данных.

Ж

-4 пт

.4/

пU
500 № 0  2000 5000 П п5/к100 200

Рис.4.21. Зависимость коэффициента трения скольжения от частоты

вращения

При этом температура окружающей среды принята равной Т ов = 6 0 °  С , а

коэффициент теплоотдачи от смазки в окружающую среду К т =700 Вт/(м2 К).
Зависимости на рис. 4.20 соответствуют начальной, падающей ветви кри- 

вой Штрибека, однако небольшая величина проскальзывания 5, = 2-10" созда­
ет значительно менее резкое падение ветви, чем при больших проскальзыва­
ниях. Если сравнить зависимости на рис. 4.21 и 4.17, можно сделать вывод, 
что величина коэффициента трения с УГД контакте шероховатых поверхно­
стей при толщинах смазочного слоя, меньших высоты микронеровностей, оп­
ределяется, прежде всего, трением в контактах микронеровностей металличе­
ских поверхностей. Определенная по формуле (4.52) величина коэффициента
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трения металлических контактов в рассмотренных примерах изменялась не­
существенно f Mem= 0,1015 - 0,1017, а коэффициент жидкостного трения при

столь незначительном проскальзывании f Mem= (1,085 - 5,703)-10”5. Поэтому
определенные по формуле значения общего коэффициента трения изменялись 
почти пропорционально изменению доли нагрузки, воспринимаемой контак­
том микронеровностей. Полученные результаты объясняют несущественное 
влияние свойств смазки, на величины коэффициентов трения в большинстве 
экспериментальных исследований.
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Рис.4.22. Зависимость коэффициента трения от проскальзывания для ше­
роховатых поверхностей

В формуле Ю.Н.Дроздова [212] зависимость коэффициента трения от 
вязкости смазки выражается формулой: f  ~ //° ‘07, т. е влияние вязкости не­
велико.

На рис. 4.22 показаны рассчитанные по изложенной методике кривые 
скольжения для шероховатых поверхностей при приведенных ранее исходных 
данным и частоте вращения ведущего ролика п = 5000 об/мин.

Начальные участки кривых скольжения аналогичны экспериментальным 
кривым. Однако при коэффициентах проскальзывания более 0,2 уменьшения 
коэффициента трения не получено. Более того, при 5, > 0,8 наблюдается по­
вышение коэффициента трения, что напоминает кривую, приведенную в ра­
боте [212]. Однако, т.к. указанные в [212] физические явления при больших 
проскальзываниях нами не учитывались, мы считаем отмеченное повышение 
коэффициента трения просто неточностями принятой нами модели.

На рис. 4.23 показана зависимость коэффициента трения в смазочном 
слое контакта шероховатых поверхностей от проскальзывания.
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Для рассмотрения кривой скольжения в широком диапазоне проскальзы­
вания использована логарифмическая шкала. Однако кривые скольжения для 
смазочного слоя весьма близки по форме обычным экспериментальным кри­
вым скольжения.

/
Г Л

Ю

10*

Ю '5

10'1 Ю'г Ю'! f

Рис.4.23. Зависимость коэффициента трения в смазочном слое от про­
скальзывания для шероховатых поверхностей

Полученные результаты позволяют еще раз сделать предположение о 
том, что, несмотря на то, что металлический контакт шероховатых поверхно­
стей воспринимает относительно небольшую долю общей нагрузки, общая 
величина потерь на трение и коэффициент трения определяются, прежде все­
го, трением в контактах микронеровностей.

4.4.4. Методика интегральной оценки сил трения в УГД контакте 
шероховатых тел с учетом температуры смазки

Как было показано [220], касательные напряжения на поверхностях 
трущихся тел в эластогидродинамическом контакте определяются по форму­
ле:

т -  и ^ P ^ J L  + L dP-h  1 о,и — ~ г п ■п 2 ах
Силу трения, отнесенную к единице длины линии контакта, получим 

интегрированием в пределах Герцевской площадки контакта:
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W = l \ Moe
~bu

a p U ± + l_dp 
h 2 dx

h dx.

Принимая, как в работе [220], толщину смазочного слоя в пределах 

площадки контакта постоянной и равной h0, а давление распределенным 

по зависимости

Р = Ро 1 -
Г \ 2^ X

\ Ь П J

получим:

W = 2noT-J±Poho
К

(4.58)

Здесь максимальное давление в центре площадки контакта определим по 
формуле Герца:

Ро =
\

ЧЕ ,пр

^ЛРпр
Выражение для интеграла J  приводится к виду:

J  = Ьн еаро
7Г

ар0
■ф М , (4.59)

где ф ( х j ) - интеграл вероятности, в котором предел интегрирования оп­

ределится по формуле

х} = ^2 а р 0 .
С использованием гипотезы стеклования смазки при вычислении 

интеграла J  принимаем:

Р = Ро 

Р  =  Р с

1 -
Г \ 2^ X

V \ h l l  J

при р < р с;

при р  > Рс .

Тогда получим:
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J  =  bHeap°
\ a p 0

bcea(po ~Pc} J — r ^  M p a ( P 0 ~ P c ) )
\ a ( p 0 - p c)

(4.60)

где br = b H J l -  —  .
Po

При малых толщинах смазочных слоев потери на трение определяются 
как касательными напряжениями в слое смазки, так и трением в контактах 
выступов шероховатых металлических поверхностей. Составляющая силы 
трения, определяемая напряжениями сдвига смазочного слоя, находится как 
[220], но величину W  вычисляем по (4.58) и (4.59). Составляющую силы 
трения, определяемую взаимодействием контактов шероховатых по­
верхностей, можно приближенно вычислить по формуле:

W«em = f«ernm -  (461)

С учетом (4.60) получим /  = f CM( l - r i ) + f Kemrj . (4.62)

Формула (4.62) соответствует формулам работы [219]. При этом от­
носительную площадь металлического контакта также приближенно оп­

ределим по формуле Г} = —t
2

Здесь по рекомендациям [199] для нормального закона распределения 
высот микронеровностей относительную опорную длину профиля можно

вычислить по формуле t = ----- Ф (Я ), где Я - параметр, характеризующий
2

режим смазывания в УГД контакте.

По рекомендациям Т.Тальяна Я = h0/ R CK .

Величину среднего квадратичного отклонения приведенного профиля 
шероховатой поверхности можно принять равной:

п  — D
ск  ^  m ax '

О
При расчете по формулам (4.58) и (4.59) среднюю температуру смазки 

определяем по формуле

Т  т + —Т
1 т Ч

Приращение температуры в зоне трения вычислим по формуле
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T  0 , 8 3 f q U s

{ ^ , P , C , V ,  + Л,2Р 2С2^2 \ j^ I I  

Среднюю температуру смазки определяем последовательным прибли­

жениями: задаваясь Тт, вычисляем h(), f CM, rj, Tv , затем

уточненное значение Т т.

На рис.4.24 приведены рассчитанные по изложенной выше методике 
кривые скольжения для указанных ранее исходных данных при 

R max = 2 мкм и смазке маслом трансформаторным.

№ '

Рис. 4.24. Зависимость коэффициента трения скольжения от 
коэффициента проскальзывания

При этом температура подаваемого масла и объемная температура кон­
тактирующих тел приняты одинаковыми и равными 80° С. Зависимость ко­
эффициента трения от коэффициента проскальзывания в области малых ве­
личин проскальзывания хорошо видна на рис.4.24. Там же показана зависи­
мость от проскальзывания коэффициента трения, определяемого сдвигом 
смазочного слоя. Величина коэффициента трения в контактах микронеровно­
стей принята постоянной и равной 0,1015.

Следует отметить, что величины коэффициентов трения, определенные 
по изложенной методике, на порядок выше значений, рассчитанных по мето­
дике, изложенных в [220]. Это объясняется, на наш взгляд, прежде всего раз­
личным подходом к расчету толщин смазочного слоя, т.к. ранее принима­
лось, что толщина смазочного слоя определяется только температурой смаз­
ки на входе в зону трения. На рис.4.25 приведены зависимости толщины сма­
зочного слоя от проскальзывания.

лЬ =2 /'ГППк —
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Сплошной линией показана зависимость, рассчитанная по изложенной 
методике, а штриховой - по методике, принятой в [220]. На рис.4.26 показана 
зависимость от коэффициента проскальзывания средней температуры сма­
зочного слоя.

Необходимо отметить, что значения коэффициентов трения, определен­
ные по изложенной в данном разделе методике, близки, хотя и несколько 
выше, значениям, определенным экспериментально.
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Рис.4.25. Зависимость толщины Рис.4.26. Зависимость средней

смазочного слоя от коэффициента температуры смазочного слоя от
проскальзывания коэффициента проскальзывания

Так по формуле Ю.Н.Дроздова для рассматриваемого примера при
2 2 <̂ =0,01 получиму=4,126-10" , а по изложенной нами методике/ =  4,728-10" .

Следовательно, погрешность в вычислениях составляет 15%.
Таким образом, изложенная методика может быть применена для инже­

нерных расчетов при анализе работоспособности смазываемых узлов трения 
в широком диапазоне коэффициентов проскальзывания.

4.4.5. Экспериментальная оценка режима смазывания в подшипнике

Для оценки достоверности методики расчета в Самарском государст­
венном аэрокосмическом университете было проведено теоретическое и экс­
периментальное определение допускаемых нагрузок при условии отсутствия 
полужидкостного трения в контактах радиально-упорного подшипника.
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Экспериментальные исследования были проведены на специальном 
стенде, имеющем электрическую изоляцию наружного кольца испытуемого 
подшипника от корпуса установки. Корпус и подаваемое масло имели элек­
трический обогрев. Общий вид стенда показан на рис. 4.27.В качестве испы­
туемого был применен радиально-упорный шариковый подшипник с четы­
рехточечным контактом.

Рис.4.27. Общий вид экспериментальной установки

Электрическая схема эксперимента показана на рис. 4.28. Регистрация 
режима трения в испытуемом подшипнике производилась с помощью осцил­
лографа. К внутреннему вращающемуся кольцу через ртутный токосъемник 
и к наружному кольцу исследуемого подшипника подводился электрический 
ток высокой частоты (150 кгц) напряжением 12 mV от генератора. При жид­
костном режиме трения тела качения и беговые дорожки колец подшипника 
разделены масляной пленкой, не проводящей электрический ток. В этом слу­
чае на экране осциллографа наблюдается переменное электрическое напря­
жение в виде широкой полосы.

При некоторой «критической» толщине масляный слой не обеспечивает 
разделения металлических поверхностей контактирующих тел и наступает 
полужидкостное трение.

При наличии полужидкостного трения в контактах шара с желобами на­
ружного и внутреннего колец одновременно на экране осциллографа наблю­
дается узкая полоса, которая не изменяет своей ширины с дальнейшим по­
вышением нагрузки на подшипник.
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В эксперименте регистрировались, кроме режима трения, осевая и ради­
альная нагрузки на подшипник; перекос наружного кольца относительно 
внутреннего; температуры наружного и внутреннего колец; температуры 
масла на входе и выходе узла испытуемого подшипника; температуры корпу­
са установки.

Рис. 4.28. Электрическая схема эксперимента:
1 - генератор электрических импульсов; 2 - осциллограф С-1-18; 

3 - корпус испытательного стенда; 4 - электроизоляционное кольцо; 
5 - стакан; 6 - испытуемый подшипник: 7 - вал установки; 8 - ртутный токо­
съемник

Значение «критической» толщины смазочного слоя, при которой возни­
кает металлический контакт шариков с кольцами подшипника, определяется 
микронеровностями контактирующих поверхностей. Нами определялась 
«критическая» толщина смазочного слоя по формуле

R a l  +  R a2

2
где Rai, Rc,2 - максимальные значения среднеквадратичной высоты микроне­
ровностей контактирующих тел.

Высоты микронеровностей поверхностей исследуемого подшипника бы­
ли замерены до и после испытаний. Результаты измерений показаны в 
табл. 4.17.

«Критическая» толщина смазочного слоя вычислялась для начала и кон­
ца испытаний, затем определялось среднее значение ее по формуле

148



Таблица 4.17
Характеристики шероховатости поверхностей испытуемого

подшипника

Рабочие поверхно­
сти

Ra, МКМ

до испытания после испытания

Шары 0,05 - 0,064 0,05 - 0,064

Желоб внутреннего 
кольца

0,11-0,15 0,10-0,018

Желоб наружного 
кольца

0,15-0,30 0,10-0,16

В результате были получены следующие значения «критических» 
толщин смазочного слоя:

- для контакта шарика с желобом внутреннего кольца hKp = 0,129 мкм,

- для контакта шарика с желобом наружного кольца hKp =0,187 мкм.

Зная «критическую» толщину смазочного слоя по рис. 4.29 и 4.30, оп­
ределяем величины усилий в контактах, приводящие к полужидкостному 
трению. По рассчитанным в соответствии с [221] зависимостям максималь­
ных усилий на наиболее нагруженный шарик от внешней нагрузки, дейст­
вующей на подшипник, находим диапазон допускаемых нагрузок на под­
шипник при условии отсутствия полужидкостного трения.

Приведенные на рис. 4.29 и 4.30 результаты расчетов показали, что по- 
лужидкостный режим трения в контакте шарика с наружным кольцом иссле­
довавшегося подшипника достигался при значительно меньших нагрузках, 
чем в контакте с внутренним кольцом.

Так как регистрировались лишь случаи полужидкостного трения в обо­
их контактах одновременно, то экспериментальные кривые на рис. 4.31 и 
4.32 соответствуют ограничениям нагрузок на подшипник при отсутствии 
полужидкостного трения в контакте шара с желобом внутреннего кольца при 
перекосе 5', температурах наружного кольца 193°С и 211 °С, масла на входе 
170 -  175 °С и 193 -  200 °С, масла на выходе 195 = 202 °С и 217=218 °С.
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Рис. 4.29. Зависимость 
толщины масляного слоя от 
усилия при контакте шарика 
с желооом внутоен. кольца.
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Рис, 4.30. Зависимость 

толщины масляного слоя от 
усилия в контакте шара с 
желобом наружного кольца.
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Рис. 4.31. Экспериментальное определение допустимых нагрузок на
подшипник
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Рис. 4.32. Экспериментальное определение допустимых нагрузок
на подшипник

Параметры экспериментальных кривых ограничений осевой и радиаль­
ной нагрузок, изображенных сплошными линиями, определены по методу 
наименьших квадратов. Штриховыми линиями показаны области разброса 
экспериментальных данных, соответствующих среднеквадратичному откло­
нению.

Были сделаны расчеты толщин смазочных слоев для температур и на­
грузок, соответствующих экспериментальным кривым. Результаты показали, 
что для контакта шара с желобом внутреннего кольца толщина смазочного 
слоя h0 = 0,129+0,133 мкм. Для контакта шара с желобом наружного кольца

толщина смазочного слоя h0 = 0,145+0,146 мкм.
Независимо от температуры подшипника и нагрузок переход к полу- 

жидкостному трению на внутреннем кольце осуществляется в очень узком 
диапазоне толщин смазочных слоев. Рассчитанное значение «критической» 
толщины смазочного слоя близко совпадает с диапазоном толщин в экс­
перименте.
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Рассчитанные значения толщины смазочного слоя в контакте шара с 
наружным кольцом для температур и нагрузок, соответствующих экспери­
ментальной кривой, показали, что на наружном кольце постоянно осуществ­
ляется полужидкостный режим трения.

При одинаковой чистоте поверхностей желобов наружного и внутрен­
него колец полужидкостный режим трения возникал бы при повышении на­
грузки на подшипник вначале на внутреннем кольце. Следовательно, полу­
ченные в результате исследований ограничения осевой и радиальной нагру­
зок являются ограничениями для подшипника в целом.

—< р-=—-

40

30

f  нар. кольца ш д ш . 187-Д95 йС 
/  корпуса 189Т200 °С  
f  масла на вы ходе 193^202 °С  
пеоекос ш=5'

Fr , кНОД 0,3 0,5 0,9

4.33. Сравнение теоретических и экспериментальных результатов

На рис. 4.33 показано сравнение теоретических кривых ограничения 
нагрузок на подшипник с полученными экспериментально кривыми перехода 
к полужидкостному трению на внутреннем кольце. Экспериментальные кри­
вые хорошо соответствуют теоретическому расчету.

4.5. Расчет долговечности подшипников качения по 
базовым контактным напряжениям
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Изложенные ранее методы расчета подшипников качения основаны на 
предложенной А. Пальмгреном кривой контактной выносливости, приведен­
ной на рис. 4.34.

р  1

L =

Рис. 4.34. Кривая выносливости по А. Пальмгрену

При этом им предполагалось отсутствие для подшипников предела 
контактной выносливости, и кривая принята асимптотически приближаю­
щейся к оси абсцисс. Вместе с тем при расчетах на прочность зубчатых пере­
дач для всех сталей учитывается предел контактной выносливости [222]. В 
этой связи фирмой SKF предложено использовать при расчетах долговечно­
сти подшипников качения кривую выносливости, приведенную на рис. 4.35. 
На основе собственных экспериментов фирмой установлены и приведены в 
каталоге выпускаемых фирмой подшипников [210] значения нагрузки Ри, 
соответствующей пределу контактной выносливости.

L =

L
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Рис. 4.35. Кривая выносливости по SKF

Однако расчет долговечности подшипника по приведенным динамиче­
ским нагрузкам не позволяет учесть реальные условия эксплуатации под­
шипников в изделиях авиационной техники. К ним относятся реальные зна­
чения рабочих диаметральных зазоров, перекосы колец подшипника, дефор­
мации тонкостенных деталей подшипниковых узлов и специальные профили 
рабочих поверхностей подшипников. В этой связи расчет долговечности 
подшипников авиационных целесообразно выполнять по контактным напря­
жениям.

Для выполнения расчетов долговечности подшипников по контактным 
напряжениям необходимо знание характеристик кривой контактной вынос­
ливости подшипниковых материалов.

Для выполнения расчетов долговечности подшипников по контактным 
напряжениям необходимо знание характеристик кривой контактной вынос­
ливости подшипниковых материалов.

Кривая контактной выносливости, предложенная А. Пальмгреном в 
модифицированном для подшипников виде (без характерной для сталей точ­
ки перехода к длительной выносливости), имеет вид, приведенный на

рис. 4.36.

4.5.1. Определение базовых контактных напряжений

ст

Рис.4.36. Кривая контактной выносливости материала

по Пальмгрену
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По рекомендациям работ [175] и [223] уравнение кривой выносливо­
сти для подшипниковой стали запишем в виде:

N 4v ?  =  c o n s t .

Показатель степени кривой выносливости определяется эксперимен­
тально и принимается равным:

ти —2 0 / 3  - для роликовых подшипников;

mh —9 - для шариковых подшипников.
у

В качестве базового примем напряжение при N  = 1 0  . Тогда уравне­

ние кривой выносливости можем представить в виде:
ДТ mh _  ir\7 mh
^ц&Е — I "  ■

Рассмотрим стандартный случай нагружения радиальной нагрузкой 
подшипника с вращающимся внутренним и неподвижным наружным коль­
цом.

Число циклов изменения напряжений колец определится по формуле

Ыц = 60^(1 ±y)zL„.

Здесь знак « + » для вращающегося внутреннего кольца, знак « -  » для 
невращающегося наружного; п  -  частота вращения; z  -  число тел качения; 
у  = Dw /  dm; Dw - диаметр тела качения; dm = (О + d ) / 2 - средний диа­
метр подшипника; D и d  - наружный и внутренний диаметры подшипника.

Долговечность подшипника по стандартной методике определяется по 
формуле:

10 б ( с

к Р ;60п

Здесь тр = у[щ = 1 0 / 3  - для роликовых подшипников;

т р = ~\Jт h = 3 - для шариковых подшипников.

Приведенную динамическую нагрузку для радиального подшипника 
примем равной Р  = Fr . Тогда формулу для определения числа циклов изме­
нения напряжений приведем к виду:

7V„=5-105( 1 ± / ) z
Г Q \ ШР

FК1 г  У
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При базовом числе циклов изменения напряжений:

5  - 1 0 5  ( l  ±  y ) z
f  Q  \ тР

V ^гб J
=  10 '

Радиальная нагрузка, соответствующая базовому числу циклов, будет
равна:

К в = с ( 1 ± Г ) г  

v 20 j

\ 0 , 3

К в = С
V 20

для роликового подшипника и

для шарикового подшипника.

Нагрузку в контакте максимально нагруженного тела качения опре­
делим по формуле:

р  _ К -Кб

Здесь К  = 4 ,6  - для роликовых и К  = 5,0  - для шариковых
подшипников.

С учетом распределения нагрузки по телам качения эквивалентные 
значения нагрузок для вращающегося и невращающегося колец определим 
по формулам:

^вЕ ~  ^гпах *Л 5 ?нЕ ~  ^ш ах^2 ■

Значения коэффициентов эквивалентности определим по рекоменда­
ции работы [224]. Учитывая небольшие значения радиальных зазоров, при­
нимаем: J j  = 0 , 6 4  и J 2 = 0 , 6 7  - для роликовых подшипников; = 0 , 5 6  и 
J 2 =  0 ,5 9  - для шариковых подшипников.

Тогда для роликовых подшипников получим:

FeE =  l , 1 9 8 C(-1+4 ) ' и F„e = 1 , 2 5 5 - (-1 ~ y ) '0,7
Z Z

Эквивалентные напряжения в контактах определим по формулам:

о еЕ = 275.
F,вЕ И ОнЕ = 275.

F,нЕ

о Л - г )  Л + г У

Принимая сгбв =  сгвЕ и сгбн =  сгнЕ, после преобразований получим:
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° 6в =  3 0 1
cQ+гГ

А .  - I ■ z 0'7(1 - у )
и ст6» =  308

сО-гГ
D w - l - z ° - 7{ l  +  ry

Расчеты по приведенным формулам с использованием данных по гео­
метрии и динамической грузоподъемности стандартных роликовых подшип­
ников [204] и [205] дают значения:

<7бв =  2 2 5 8 . . . 2 7 9 0 М П а  и стбн = 2 0 4 0 . . . 2 2 4 1 М П а .

Значения эквивалентных нагрузок для шариковых радиальных под­
шипников определятся по формулам:

FeE =  l , 0 3 2 C i j ( l  +  y ) / z 2 и F„e =  l , 0 8 7 C 3J ( l - y ) / z 2 .

Напряжения в контакте шариков с желобами колец определяются по 
[205,224] по формуле:

8 5 8
СГЕ = JUV

При этом приведенная кривизна в контакте определяется по формуле:

X  р  =
1

D
4 - 1 ± 2 Г

w  V /  1 +  У

а безразмерный коэффициент j i v  по таблицам в зависимости от пара­
метра:

COST f l + j r 5

v /  l  + Y
f 4 - - ±  *  4

Л f  1 +  У.

В приведенных формулах f  =  R :l, j  Z.)u . где R :l, - радиус желоба
кольца. Кроме того, верхние знаки в формулах принимаются для контакта с 
внутренним кольцом, нижние -  с наружным.

Расчеты для стандартных радиальных однорядных шариковых под­
шипников дают значения базовых контактных напряжений:

<7бв =  2 9 3 1 . . . 4 0 3 6 М П а  и стбн = 2 4 4 3 . . . 3 6 3 8 М П а .

Необходимо отметить, что при определении величин динамической 
грузоподъемности роликовых подшипников вводится [224] понижающий ко­
эффициент, учитывающий кромочные эффекты в распределении напряжений 
по длине ролика. В зависимости от величины нагрузки и формы профиля об­
разующей значение коэффициента принимается от 0,4 до 0,8. Без учета ука­
занного понижающего коэффициента значения базовых контактных напря­
жений для роликовых подшипников могут достигать 3005...3470МПа и бо­
лее, т.е. величин, близких к значениям для шариковых подшипников.
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Полученные значения позволяют выполнять расчет долговечности 
подшипников при любых условиях вращения, а также перекосе колец.

4.5.2. Определение предела контактной выносливости

Фирмы F A G  и S K F  на основе стендовых испытаний своих подт и п - 
ников предложили модифицированную методику расчета долговечности 
[201] и [210]. Основным отличием новой методики от стандартной является 
введение предела выносливости в уравнение, определяющее зависимость 
долговечности подшипника от нагрузки. Кривая контактной выносливости 
для такой модели будет иметь вид, показанный на рис. 4.37.

Как показано в [225], это может существенно изменить расчетную дол­
говечность подшипника. Фирма S K F  нагрузку, соответствующую пределу 
выносливости включила в каталог своих подшипников.

(У

<y"’hN = e r f  • 10

° е = чН- X  < Н > для (Т. < стиш

N

Рис. 4.37. Кривая контактной выносливости подшипниковых сталей

Эта нагрузка составляет приблизительно:

Р и — С 0 /  9  - для роликовых подшипников,

Р „ = С 0 / 2 7  - для шариковых подшипников.
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Здесь С 0 - величина статической грузоподъемности подшипника.

Предполагая это соотношение справедливым также для подшипников 
отечественного производства, с учетом приведенных выше формул опреде­
лим значения эквивалентных контактных напряжений, соответствующих 
пределу контактной выносливости роликовых подшипников.

Максимальное усилие в контакте ролика с кольцами при нагрузке, со­
ответствующей пределу контактной выносливости, определим по формуле

zт _  4 ,6Ри
max

Z

Эквивалентное значение усилия в контакте будет равно:

FeIr = Fmax J\  - для контакта с внутренним кольцом;

FHj7 = Fmax J ^ ~ Для контакта с наружным кольцом.

Значения коэффициентов эквивалентности примем, как и в предыду­
щем разделе, равными J } = 0 ,64  и J 2 = 0 , 6 7 .

Подставляя соответствующие значения в формулу для расчета кон­
тактных напряжений, после преобразований получим:

сгИтв =  1 5 7 ,3 J — —5 - - - - г - для внутреннего кольца;
D J A 1 ~  Г)

С
<Тцтн = 160,9 I р г - для наружного кольца.

Л D Jz(l + r )
Расчеты по приведенным формулам с использованием данных по гео­

метрии и динамической грузоподъемности стандартных роликовых подшип­
ников [204] и [205] дают значения:

<Тцтв=815.. .1019МПа и а Нтн =729...943МПа.

При проверке контактной прочности зубчатых передач напряжения, 
соответствующие пределу контактной выносливости, определяются твердо­
стью рабочих поверхностей. По рекомендациям [222] для углеродистых и ле­
гированных сталей с термообработкой -  объемная закалка предел контактной 
выносливости определяется по эмпирической зависимости
сгннть = 18F4RC + 150. Для подшипниковых сталей при твердости поверх­
ности 60HRC получим:

G н и т ь  = 1 8 - 6 0  + 150  = 1230МПа.

Полученная величина почти вдвое превышает значение предела кон­
тактной выносливости, определенного выше с учетом рекомендаций фирмы
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SKF. Это объясняется несколькими причинами. Основными из них являются 
характеристики кривой контактной выносливости подшипниковых сталей, 
отличающиеся от аналогичных характеристик сталей для зубчатых передач, 
и учет неравномерности распределения напряжений в контактах роликов с 
кольцами. Последнее при расчете зубчатых передач учитывается при опреде­
лении значений расчетной нагрузки, в то время как при расчете роликовых 
подшипников -  при определении значения динамической грузоподъемности.

По рекомендациям [224] коэффициент, учитывающий неравномерность 
распределения нагрузки по длине ролика при расчете динамической грузо­
подъемности, принимает значение от 0,4 до 0,8 в зависимости от формы об­
разующей ролика и уровня нагрузки. С учетом приведенных цифр характе­
ристики кривой выносливости подшипниковых сталей можно увеличить в 
1,58... 1,12 раза. Тогда предел контактной выносливости можно увеличить до 
1152 МПа, что близко к значению предела выносливости для материалов 
зубчатых передач.

Определим значения эквивалентных контактных напряжений, соответ­
ствующих пределу контактной выносливости шариковых подшипников.

Максимальное усилие в контакте ролика с кольцами при нагрузке, со­
ответствующей пределу контактной выносливости, определим по формуле:

F _
max

Z

Эквивалентное значение усилия в контакте будет равно:

F eIr = Fmax J\  - для контакта с внутренним кольцом;

FHj7 = Fmax J ^ ~ Для контакта с наружным кольцом.

Значения коэффициентов эквивалентности примем, как и в предыду­
щем разделе, равными J } = 0 ,5 6  и J 2 = 0 ,5 9 .

Подставляя соответствующие значения в формулу для расчета кон­
тактных напряжений, после преобразований получим:

®  lim в

®  lim н

403.1

( и Л  \

4 1 0 .2

c , ( L p ).
A , z

С о Ы
D...z

для внутреннего кольца;

для наружного кольца.
w

Расчеты по приведенным формулам с использованием данных по гео­
метрии и динамической грузоподъемности стандартных шариковых под­
шипников [204] и [205] дают значения:

а 11т в =  1101. . .  1 2 6 9 М П  а  и а 11т„ = 8 9 1 . . . !  1 9 2  М П а .
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Полученные значения близки к значениям для роликовых подшипни­
ков, рассчитанных без учета понижающего коэффициента.

4.5.3. Расчет долговечности подшипника по базовым
напряжениям

Расчеты долговечности подшипников выполняются с использованием 
приведенного ранее уравнения контактной выносливости.

Напряжения в контактах тел качения с кольцами определяются по из­
вестным формулам [224] при предварительно установленном распределении 
внешних нагрузок между телами качения. В свою очередь распределение на­
грузок зависит от их характера и соотношения, от скоростей вращения и цен­
тробежных сил, конструкции подшипника и подшипникового узла и т.п. В 
этой связи основные положения и методику расчета долговечности рассмот­
рим на классическом примере расчета радиальных подшипников с вращаю­
щимся внутренним и неподвижным наружным кольцами.

По рекомендациям работы [224] значения эквивалентных напряжений 
для вращающихся колец определим по формуле:

Г Г *_  V __те
а Ев = m { ~ 2 j (Tei •

V Z i=l

Значения эквивалентных напряжений для невращающихся колец опре­
деляются с учетом вероятности разрушения любой точки кольца по формуле:

11 ^
_  ± V  тн
СГЕ н = тП ^ СГт •

V z  /= 1

Здесь показатели степеней для вращающихся колец принимаются рав­
ными: т в = 9  - для шариковых подшипников и т в = 2 0 / 3  - для ролико­
вых. Для невращающихся колец показатели степеней определяются произве­
дением т н —Шв • е . При этом на основе экспериментальных исследований

принимается: e = 1 0 j9  - для шариковых и е = 9 /5  - для роликовых
подшипников.

При суммировании напряжений по приведенным формулам исключа­
ются напряжения меньше напряжений, соответствующих пределу контакт­
ной выносливости:

^  ei ^  ®  lim в И  ^  т ^  ® lim н •

С использованием уравнения кривой выносливости число циклов из­
менения напряжений до разрушения колец можно определить по формуле

161



Число циклов изменения напряжений для колец без учета проскальзы­
вания сепаратора можно определить по формулам:

Здесь пв - частота вращения внутреннего кольца .

Тогда долговечность по выкрашиванию колец можно определить по 
формулам

При проскальзывании сепаратора частоту его вращения можно опреде­
лить по формуле

Здесь V - коэффициент проскальзывания, определяемый из условия 
силового равновесия сепаратора [226].

В этом случае долговечности колец определяются по формулам

Расчетную долговечность подшипника с учетом вероятности разруше­
ния любого из колец по рекомендациям [224] определим по формуле

Примеры расчета подшипников по изложенной методике рассмотрим
ниже.

4.5.4. Расчет долговечности при переменном режиме нагружения

На основе предложенной Пальмгреном модели в [224] при переменном 

режиме нагружения расчет долговечности рекомендуется выполнять по эк-

N щ =  3 0 n „ ( l  +  r ) z L he И N 4H= 3 0 n e( ] - y ) z L hH



Бивалентной нагрузке. С использованием гипотезы линейного суммирования 

повреждений эквивалентную нагрузку предлагается вычислять по формуле

Здесь J  -  число режимов нагружения, Frj , tj  / -  соответственно 

нагрузка, относительная продолжительность работы и частота вращения на 

j  - том режиме, th - общая продолжительность работы.

При этом эквивалентную частоту вращения пj,- рекомендуется опреде­

лять по формуле:

Приведенные формулы не учитывают влияния центробежных сил при 

высоких скоростях вращения и условий смазывания на всех режимах работы. 

В этой связи на основе работы [227] расчет долговечности при переменных 

условиях нагружения следует выполнять по формуле

Здесь Lhj  - долговечность, рассчитанная по изложенной в предыду­

щем разделе методике с учетом центробежных сил и условий смазывания в 
контактах при нагрузке и частоте вращения, соответствующих j -тому режиму 
работы.
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5. РАСЧЕТ ПОДШИПНИКОВ ГТД В СЛОЖНЫХ УСЛОВИЯХ
НАГРУЖЕНИЯ

Изложенные ранее стандартные методы расчета подшипников не учи­
тывают сложные условия их нагружения в опорах авиационных двигателей -  
высокие и сверхвысокие скорости вращения, перекосы колец вследствие де­
формаций и температурного расширения и др. Все это требует специальных 
методик и программ расчета.

5Л. Расчет межвального роликоподшипника

Стандартные методы расчета долговечности подшипников качения 
[205] не предусматривают случая, когда оба кольца вращаются с разными 
скоростями. В практических расчетах в подобных случаях используют раз­
личного рода упрощения и допущения [206,228]. В работе Акифьева и Да- 
нильченко [226] предложена методика расчета долговечности межвального 
роликоподшипника по базовым нагрузкам. При этом используются рекомен­
дации работы [224] по определению значений базовых нагрузок в контактах 
тел качения с кольцами. Вместе с тем межвальные подшипники работают, 
как правило, при перекосах колец, что не может быть учтено при расчетах по 
базовым нагрузкам.

В настоящей работе излагается методика расчета подшипников по ба­
зовым напряжениям, аналогичная предложенной в работе [228,229] для ша­
риковых подшипников.

5.1.1. Определение базовых контактных напряжений

Для определения базовых контактных напряжений используем, как по­
казано ранее уравнение кривой контактной выносливости, предложенное А. 
Пальмгреном в модифицированном для подшипников виде (без характерной 
для сталей точки перехода к длительной выносливости).

у
В качестве базового примем напряжение при N  = 10 . Рассмотрим 

межвального роликоподшипника 5-272822Р2.

По данным справочника -  каталога предприятия [211] подшипник 5- 
272822Р2 имеет динамическую грузоподъемность С = 549ЗОН . Основными 
размерами подшипника будут: внутренний диаметр d  = 1 1 0 м м ,  наружный 
диаметр D  = 1 4 0 м м  . Подшипник имеет 34 ролика диаметром D w = 8 м м  и 
длиной 1 = 1 0 м м .
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Средний диаметр подшипника d m =  ( / 1 0  + 1 4 0 ) / 2  =  1 2 5 м м ,  относи­

тельная характеристика у  =  8 / 1 2 5  =  0 ,0 6 4 .

Значения базовых контактных напряжений будут равны:

< т б е  =  3 0 1
5 4 9 3 0 - ( 1 +  0 , 0 6 4 ) ° 3 = 2 3

8 - Ю - 3 4 0 7 - ( 1 - 0 , 0 6 4 )

<7бн =  3 0 8

\0,3
5 4 9 3 0  - ( 1 - 0 , 0 6 4 ) -

v  7  =  2 2 5 5 М П а .
8 - 1 0 - 3 4 ° 7 -(1 +  0 ,0 6 4 )

Фирмы S K F  и F A G  на основе стендовых испытаний своих подт и п - 
ников предложили модифицированную методику расчета долговечности 
[201] и [210]. Основным отличием новой методики от стандартной является 
введение предела выносливости в уравнение, определяющее зависимость 
долговечности подшипника от нагрузки. Как показано в [225], это может су­
щественно изменить расчетную долговечность подшипника. Фирма S K F  
нагрузку, соответствующую пределу выносливости, включила в каталог сво­
их подшипников. Для роликовых подшипников эта нагрузка составляет при­
близительно С Q /  9 , где С 0 - величина статической грузоподъемности под­
шипника.

Для подшипника 5-272822Р2 статическая грузоподъемность равна 
С 0 =  4 5 7 9 0 Н . Тогда получим сгНтв = 7 2 8 ,9 М П а  и <JlimH = 6 8 6 ,3 М П а .

5.1.2. Распределение нагрузки по телам качения

Распределение нагрузки по телам качения рассмотрим с учетом ради­
альных зазоров и центробежных сил роликов при высоких скоростях враще­
ния. При этом сделаем допущения:

- пренебрегаем силами трения в контактах;
- рассмотрим квазистатическую задачу;
- рассмотрим симметричное положение роликов относительно вектора 

радиальной нагрузки;
- пренебрегаем изгибной податливостью колец и валов;
- не учитываем перекосы колец относительно оси вращения;
- не учитываем изменение радиальных зазоров вследствие центробеж­

ного расширения быстровращающихся колец;
- не учитываем тепловыделение в подшипнике и связанное с ним изме­

нение радиального зазора вследствие температурного расширения 
деталей.
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При радиальном смещении внутреннего кольца относительно наружно­
го суммарная величина деформации в контакте i - го ролика определится по 
формуле:

8 , = S, cos
V

g_
2

Здесь: i - номер ролика, считая от расположенного по линии действия 
радиальной нагрузки; S r - радиальное смещение колец; g  - диаметральный 
зазор в подшипнике.

С другой стороны суммарная деформация в контактах может быть оп­
ределена по формуле:

4 ,0 5  -10~5

/ 0,85 { F g 25 +(FI + Fcf 925).

Здесь: Fl - усилие в контакте ролика с внутренним кольцом; Fc - цен­
тробежная сила ролика.

Из решения системы двух приведенных уравнений при известном сме­
щении S r колец находится величина усилия в контакте Fl . При этом при ре­
шении указанной системы уравнений численными методами в качестве на­
чального приближения можно принять:

( F o  =

f  £  ^0,85 ^1/0,925

2 - 4 , 0 5 - 1 0 -5

Кроме того, принимается Ft = 0 , если 8 t < 4 ,05  - 1 0 -5 К
0,925

I0,85

Величина центробежной силы может быть определена по формуле:

F  = 2 m V i

d „,
Здесь: т  - масса ролика; V0 - окружная скорость центра ролика, кото­

рая может быть определена по формуле V0 = (Ve + Vu ) / 2 .
Скорости поверхностей в контактах ролика с внутренним и наружным 

кольцами могут быть определены соответственно по формулам:

d - a4 i + r lи К  =2 "  2 
где сов и СОн - соответственно окружные скорости внутреннего и наружного 
колец.

Для определения величины радиального смещения колец вводим до­
полнительно условие равновесия внутреннего кольца в виде

г 2л \
Y .F ^ o s  — ( i - 1 )

\  z1=1

=  F„г "
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Приведенная система нелинейных трансцендентных уравнений реша­
ется численными методами. При этом в качестве начального приближения 
принимается:

,  ч  g  4 ,0 5 - 1 0 ~ 5 ( 4 , 6 F r ^ 925
\Уг)о 2 г0,85Г V

В результате расчета определяются радиальное смещение колец и уси­
лия в контактах всех роликов с внутренним кольцом.

По изложенной методике составлен алгоритм, разработана и отлажена 
программа для персонального компьютера. Выполнен расчет подшипника 5- 
272822Р2 при радиальной нагрузке Fr =  7 к Н  . Частота вращения внутренне­

го кольца равна пв =  1 0 2 0 0 о б /  м и н , наружного - п н =  1 3 3 0 0 о б /  м и н . 
Диаметральный зазор подшипника принят равным g  =  0 , 0 5 м м .

В результате расчета получено:
- центробежная сила ролика Fc = 3 7 7 , 2 2 6 Н ;

- радиальное смещение колец S r =  0 ,0 3 5 6 м м .
Распределение нагрузки по телам качения приведено в таблице 5.1

Таблица 5.1
Распределение нагрузки по телам качения

i 1 2 3 4 5...31 32 33 34

^ . н 1433,70 1334,13 1041,76 577,19 0,0 577,19 1041,76 1334,13

Приведены значения нагрузок в контактах роликов с внутренним коль­
цом, значения нагрузок в контакте с наружным кольцом будут больше на ве­
личину центробежной силы ролика.

5.1.3. Расчет долговечности подшипника по базовым напряжениям

Напряжения в контактах роликов с кольцами без учета перекоса ко­
лец определяются по формуле:

2 F
С7 ,

н  n i b ’
где полуширина площадки контакта вычисляется по формуле:

Ь = F D 4{ l  + r )
nlEпр

После подстановки получим:
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F E
(7

пр
H

n D j ( l  +  г )

Здесь знак « - » применяется для контакта ролика с внутренним коль­
цом, знак « + » - для контакта с наружным кольцом.

Приведенный модуль упругости в контакте определяется по формуле

Е„р =  2 /
r l - s ]  1 - е

1 +
v  Е , Е

где Е } , Е 2 - модули упругости, а £}, £2 - коэффициенты Пуассона для мате­
риалов колец и роликов соответственно.

С использованием указанных формул после определения нагрузок в 
контактах напряжения в контактах можно определить по формулам

(761
Е,Е„р

И (7т
\

{ F , + F c) E np

По рекомендациям работ [227] значения эквивалентных напряжений 
для вращающихся колец при пв Ф п н определим по формулам

(7
Е в

При пв = пн значения эквивалентных напряжений определяются по 
аналогии с расчетом невращающихся колец

При суммировании напряжений по приведенным формулам исключа­
ются напряжения меньше напряжений, соответствующих пределу контакт­
ной прочности

С использованием уравнения кривой выносливости число циклов из­
менения напряжений до разрушения колец можно определить по формуле

N 4 = 1 0 '
\ GEJ
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Число циклов изменения напряжений для вращающихся колец без уче­
та проскальзывания сепаратора при пв Ф пн можно определить по формулам:

л у  =  3 0 ( п е ~ пЛ 1 + r)zLhe и N rn = 3 0 ( п в - п „ \ 1 -  y )zL ,m -

при п > п н ;

N m =  30{п„ - n j j  +  r ) z L he и N w  = 30(п„ - п в \ 1 - y )zL ,m -

при II,/11,

Тогда долговечность по выкрашиванию колец можно определить по

формулам: - при пв>пн

при пв<пн

106 f  \
® б в

3 { n „ - n „ \ l  +  y ) z  

10б

\ G Ев )

(  \
а бн

3(па - П н\ 1 - у ) г  

106

V ^  Ен )

( \
® б в

3{п„ - n e) { l  +  y ) z  

10б

Ее )

(  \
а бн

3{n„ - n e ) { l - y ) z \ G E h )

7̂ге

^7гв

I [|)u пв =  пн числа циклов изменения напряжений колец одинаковые и 
определятся по формулам

N m = 6 0 n eLhe и N u =  60n„L h„ .

Тогда долговечности колец определятся по формулам

Lhe ~
10е г \

6п

(7бв

в Ее J
И L hn =

10
г \

6 п

(7бн

н Ен J

При проскальзывании сепаратора частоту его вращения можно опреде­
лить по формуле:

Пг
1 - V

2 [пв(1 -у )+ п н(1 + г ) \

Здесь у  - коэффициент проскальзывания, определяемый из условия 
силового равновесия сепаратора [226].

В этом случае долговечности колец определяются по формулам:
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-при п > п н

-при Пв<Пн

Lhe —
10е

6 (n, ~ n o)z

г \
^  бв 

\ а Ев J
>Lh„ -

10е

Lhe —
10е

6 { n „ - n  J z

г \
® б в  

\ а Ев J
>Lh„ -

10е

г \
а бн 

\ а Ен J

f  \  
а бн

6 (n „ ~ n e)z К ^ Е н  J

Расчетную долговечность подшипника с учетом вероятности разруше­
ния любого из колец по рекомендациям [224] определим по формуле

h  =  ( ц
- 1,11
Ъв +  Ц т

- 1,11 \-0,9

При расчетах числа циклов нагружения необходимо учитывать направ­
ление вращения колец.

По приведенной методике составлен алгоритм расчета, разработана и 
отлажена программа для персонального компьютера. Выполнен расчет дол­
говечности межвального роликового подшипника 5-272822Р2 при приведен­
ных ранее значениях радиальной нагрузки и частоты вращения колец. Значе­
ния базовых контактных напряжений и распределение нагрузки приведены 
ранее.

Значения эквивалентных напряжений получены равными:

а  Ев =  8 9 2 , 3 4 9 М П а  и сгЕн =  9 5 6 , 4 7 8 М П а .

Расчетные значения долговечности получены равными:

Lhe =  8 0 0 3 , 2 ч ,  LhH =  3 2 2 5 , 0 ч  и Lh = 2 4 1 8 , 3 ч .

В практических расчетах подшипников [224] показатель степени в 
уравнении кривой выносливости принимается не 8, а 20/3. В этом случае эк­
вивалентные напряжения в контактах будут равны: сгЕв =  8 3 3 , 5 М П а  и

G Еи =  8 9 4 ,3 М П а . Расчетные значения долговечности будут равны:

Lhe = 3 3 8 1 , 4 4\LhH = 1 5 5 0 , 1 ч  и Lh = 1 1 2 1 , 8 ч .

При расчете по стандартной методике [205] приведенную динамиче­
скую нагрузку примем равной

р  =  VFrK 6K T =  1,2  • 7 0 0 0  • 1,2  • 1,0  =  1 0 0 8 0 Н .

Тогда номинальная долговечность подшипника будет равна:

4  =
ю ' (  5 4 9 3 0 У ’ 3 3

6 0 (1 3 3 0 0 -1 0 2 0 0 ) V1 0 0 8 0
=  1 5 2 2 , 4 ч .
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Если принять коэффициент динамичности Кб =1,0, то расчет по 

стандартной методике дает L/7 = 2793,8ч . Результаты расчетов приблизи­
тельно соответствуют опыту эксплуатации данного подшипника. Однако для 
более точной оценки необходима экспериментальная проверка значений ба­
зовых напряжений и пределов выносливости подшипниковых материалов.

5.1.4. Определение величины посадочного натяга в подшипнике

Посадочный натяг колец подшипника устанавливается при сборке и 
определяется предельными отклонениями посадочных размеров колец и де­
талей подшипникового узла. Вместе с тем в рабочих условиях происходит 
изменение посадочного натяга вследствие температурного и центробежного 
расширения колец подшипника и деталей подшипникового узла.

Предполагая равномерное распределение температуры кольца под­
шипника в осевом и окружном направлениях, без учета влияния концевых 
участков валов уменьшение посадочного натяга можно определить по фор­
мулам:

= d(an — а вв)(te — tо) - для посадки внутреннего кольца;

A N Ht = D(aeH — Otn ){tu —10 ) - для посадки наружного кольца.

Здесь d,D  - посадочные диаметры внутреннего и наружного колец; 
ОСп, а вв, а вн - коэффициенты линейного температурного расширения для ма­

териалов колец подшипника, внутреннего и наружного валов; te,tH - рабочие 

температуры внутреннего и наружного колец; t0 - температура сборки под­
шипникового узла.

Увеличение посадочных диаметров колец от центробежных сил при 
высоких скоростях вращения можно определить по рекомендациям работ 
[230] и [232] по формулам:

2

м ж = -  s ) d 2 + (5 +  e ) d f  J - для посадочной поверхности
16Е

внутреннего кольца;

М «С = l ^ [ ( l s , ) d 2 + ( 3  +  8 I) d - ] для посадочной поверхности
1 6 Е ,

внутреннего вала;
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- для посадочной поверхно­

сти наружного кольца;

- для посадочной поверхно

сти наружного вала.

Здесь y n,Yi, у  2 ~ удельный вес материалов колец подшипника, внут­
реннего и наружного валов; Е , Е } , Е 2 - модули упругости материалов; 

£ , £ ^ 6 :2 - соответствующие коэффициенты Пуассона материалов; d , D  - 
посадочные диаметры внутреннего и наружного колец подшипника;

- расчетные диаметры беговых дорожек внутреннего и наружного 
колец подшипника; d e - внутренний диаметр внутреннего вала; d u - на­
ружный диаметр наружного вала.

Для подшипниковых колец без направляющих бортиков диаметры 
d j и D ,  определяются по чертежам колец или по формулам

где d m - средний диаметр подшипника.

У подшипниковых колец с направляющими бортиками характер де­
формаций под действием центробежных сил имеет вид, показанный на 
рис. 5.1.

Точное определение величин и характера деформаций колец может 
быть найдено только методом конечных элементов с использованием про­
граммы ANSIS. При приближенном расчете используем принцип незави­
симости перемещений отдельных сечений колец.

Рассмотрим деформации внутреннего кольца подшипника 5- 
272822Р2 при частоте вращения пв =  1 0 2 0 0 о б / м и н .  Номинальные зна­
чения размеров кольца, указанные на рис.5.1, будут равны: d  =  1 1 0 м м ,
d L =  1 1 7 м м ,  d 6 =  1 2 1 м м ,  В  =  1 9 м м  и / = 1 0 м м .

Для подшипниковой стали примем характеристики:

d i = d * Q - r )  и  D , = d m( l  +  r ) ,

у п =  7 , 8 5 г / с м 3 ; Е  =  2 , 0 8 - 1 0 5 М П а  ; г  =  0 ,3 .  

Кроме того, найдем сов =  ттв /  3 0  =  1 0 6 8 ,1 4 р а д /  с .
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до деформации после деформации

Рис. 5.1. Характер деформаций колец под действием центробежных сил

При указанной системе размерностей увеличение посадочного диамет­
ра кольца будет равно:

л г 7,85 • 1 068,14“ ' 110 /л о\ 77Л9 ( Э Л 7 7 7 7 1Ad = —-------5— -̂------- Н (7-0 ,3 )-770“ + (3 + 0,3)-117\ =16-109 -2,08-ю5 1 

= 0,01588мм = 15,88мкм - в средней части;

А У 7,85 • 1068,14" ' 110 п У\ 7 7 л 7 (о Л 7 7 7?1Ad = —------- 5—  ̂ Н (7-0 ,3)-770“ +(3 + 0,3)-7274 =16-109 -2,08-105 LV '  v / j

= 0,01681мм = 16,81 мкм - у бортиков.

Таким образом, в средней части кольца образуется выпуклость величи­
ной у  = 16,81-15,88 = 0,93мкм.

Углы поворота торцов бортиков определим по аналогии с поворотом 
сечений балки на шарнирных опорах, нагруженной распределенной нагруз­
кой, как показано на рис.5.2.

Условное расстояние между шарнирными опорами примем равным
= (в+  Г}/2 =(19 + 10)12 = 1 4,5 мм



p

[дед

Рис.5.2. Схема деформаций балки, нагруженной распределенной нагрузкой

По рекомендациям [232] прогиб балки в центральной части и угол 
поворота сечения в опоре определяются по формулам

У =
5

3
Усл /О   1 ' У'слИ 0 =

р П
3 8 4  E

Отсюда при известной величине прогиба найдем:

1 6 у  1 6 - 0 , 0 0 0 9 3  Л Л Л Л Л Л С „ „ Л  Л Л 7 7 ^0 =
51у с л 5 - 1 4 , 5

=  0 ,0 0 0 2 0 5 р а д  =  0 ,0 1 1 7 й = 0 , 7 0 6  .

Таким образом, углы поворота торцов направляющих бортиков и 
прогибы колец в практически важных условиях незначительны, и ими в 
первом приближении можно пренебречь. Вместе с тем, учитывая влияние 
центробежных сил бортиков, при расчетах увеличения посадочных диа­
метров колец по приведенным выше формулам диаметры беговых дорожек 
колец следует увеличить. При этом обеспечивается равенство площади се­
чения кольца с бортиками и условного кольца без бортиков. Тогда полу­
чим:

dj = d 6 —( d6 — dm {l — y ) ) l / B  - для внутреннего кольца;

D, = D6 +( dm ( l  + y ) - D 6) l /  В  - для наружного кольца.

Таким образом, уменьшение посадочного натяга от центробежного 
расширения валов и колец подшипника будет равно:

ANm =Ad„c - A d ec - для посадки внутреннего кольца;

АN = ADec — ADnc - для посадки наружного кольца.

Следовательно, величины натягов в рабочих условиях будут равны:

Nв = N eo — ANet — AN - для посадки внутреннего кольца;
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N„ =  N m - A N „ , - A N m - для посадки наружного кольца. 

но посадочные натяги внутреннего и наружного колецЗдесь N eo, N } 
при сборке.

При выборе посадочного натяга при сборке следует обеспечить усло­
вия N e >  0 и N п > 0. Для предупреждения случайного проворачивания ко­
лец можно рекомендовать более жесткие требования как, например, обеспе­
чение минимального давления на поверхностях от посадочного натяга. Ве­
личина давления на посадочных поверхностях колец по рекомендациям ра­
боты [224] определяется по формулам:

Ре  =
K / d

1_
Е

r d 2 + d ‘
y d 2, d ■

+  £ +
J

1_
E,

f d 2 +d:
- для внутреннего кольца;

d 2 - d . 2 ~ S1

Pn
N J D

1

Ж
r d 2H+ D 2 Л  
y d - ; - D 2 - y

+
7_

E

f  D 2 + D
2\ D ~Dj

для наружного кольца.

Тогда, принимая условия р в > 1 . . .1 ,5МЕ[а  и р н > 1 . . . 1 , 5 М П а ,  

можно определить минимально допустимые значения натягов N emin и 

N Hmin. Затем определяются минимально необходимые посадочные натяги
при сборке, и с учетом смятия гребешков микронеровностей поверхностей 
подбирается требуемая посадка.

Определим требуемое значение посадочного натяга внутреннего коль­
ца подшипника 5-272822Р2, основные размеры которого приведены ранее. 
Внутреннее кольцо имеет направляющие бортики диаметром d 6 = 1 2 1 м м .
Тогда расчетное значение наружного диаметра внутреннего кольца будет 
равно:

d x =  1 2 1  -  ( 1 2 1  - 1 2 5 ( 1  -  0 , 0 6 4 ) ) 1 0  / 1 9  =  1 1 8 , 8 9 5 л ш .

Внутренний диаметр вала примем равным d e = 8 0 м м . Кроме того ха­
рактеристики материалов вала и кольца подшипника примем одинаковыми: 
£ } =  £  =  0,3  и E j —E  — 2 ,0 8  • 1 0 5 М П а . Минимальное давление на поса­
дочной поверхности в рабочих условиях примем равным р в =  1,0МЕ1а . То­
гда минимальное значение посадочного натяга в рабочих условиях будет 
равно

N  ■ =-1- ’ /)ГП1П

1,0-110
emin

2,08-10'
118.8952 +1102 ПО2+80 2 Л

V118,895 - 1 1 0 х
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Угловая скорость вращения внутреннего кольца:

<вв =  ттв / 3 0  =  п  - 1 0 2 0 0 / 3 0  =  1 0 6 8 ,1 4 р а д / с .

Увеличение посадочных диаметров кольца подшипника и вала от цен­
тробежных сил будет равно:

2

м „ с =  7’8 5 ' 1068’14 1 0 \(1 - 0 , з ) .  1102 + ( 3  +  0 , 3 \  1 1 8 ,8 9 5 2 \ = 0 , 0 1 6 3 2 м м ;
1 6 - 1 0 9 - 2 , 0 8 - Ю 5 L 1

7 , 8 5 - 1 0 6 8 , 1 4 2 - 1 1 0 \ ,1 _ - ч  / .  _ - ч
Ad..r = - - - - - - - - - - - - - - - -   — \(1- 0 , 3 ) - 1 1 0  +  (3 +  0 ,3 ) - 8 0  \ = 0 , 0 0 8 7 6 м м .

1 6 - 1 0 9 - 2 , 0 8 - 1 0 5 1
Уменьшение посадочного натяга от центробежного расширения дета­

лей будет равно A N ec =  0 ,0 1 6 3 2  — 0 , 0 0 8 7 6  =  0 , 0 0 7 5 6 м м .

Принимая температуры вала и кольца одинаковыми, получим 
A N et = 0 .  Тогда минимальное значение посадочного натяга внутреннего 
кольца при сборке будет равно

N вптт =  0 ,0 0 8 5 3  +  0,0  +  0 ,0 0 7 5 6  =  0 ,0 1 6 0 9 м м .

Характеристики шероховатости посадочных поверхностей вала и коль­
ца R a =  1 ,25м к м  или R z =  6 ,3 м к м  . Тогда с учетом смятия микронеровно­
стей минимальное значение посадочного натяга при сборке следует принять 
равным:

N , m,„ =  0 , 0 1 6 0 9  + 1 , 2  ■ (2  ■ 0 ,0 0 6 3 )  =  0 ,0 31 2 1м м .

Предельные отклонения посадочного диаметра кольца равны 
0 ...0,01мм. Следовательно, предельные отклонения посадочного диаметра 
вала должны быть не менее 0,02121 ...0,03121мм. Это обеспечивается посад­
кой пб,  для которой предельные отклонения вала 0,023...0,045мм. При мак­
симальном значении посадочного натяга 0,055мм следует проверить условия 
прочности соединения по [219].

5.1.5. Определение рабочего значения диаметрального зазора 
подшипника

Диаметральный зазор в подшипнике в состоянии поставки в рабочих 
условия изменяется в зависимости от посадочных натягов колец, темпера­
турного, а также центробежного расширения колец подшипника и деталей 
подшипникового узла.

Изменение диаметров беговых дорожек колец от посадочных натягов 
может быть определено по формулам работы [224]:
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2 p ed 2di

M , N “  E t f - d 2)
- увеличение для внутреннего кольца;

2 p HD : D,

A D ,n  e ( d 2 - D j )
уменьшение для наружного кольца.

При этом величины давлений р в и р п должны определяться с учетом 

значений посадочных натягов в рабочих условиях. Значения диаметров d 1 и 
D ,  для колец без направляющих бортиков определяются по чертежам или по 
приведенным ранее формулам. Деформации колец с бортиками при посадке с 
натягом будут иметь вид, показанный на рис.5.3.

Рассмотрим деформации внутреннего кольца роликоподшипника 

5-272822Р2 с номинальными значениями размеров, указанных на рис.5.3:
d  =  1 1 0 м м ,  d : =  1 1 7 м м ,  d 6 =  1 2 1 м м ,  В  =  1 9 м м ,  I =  1 0 м м .

В

до напрессовки

U

после напрессовки

Рис.5.3. Характер деформаций колец с бортиками при напрессовке

Диаметр отверстия вала примем равным d B = 8 0 м м .

Для стального вала принимаем Е } =  Е  и = 8 .  Тогда формула для 
определения увеличения наружного диаметра внутреннего кольца примет 
вид
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Предельные отклонения посадочного диаметра внутреннего кольца 
подшипника 0... 0,01 мм. При посадке к б  предельные отклонения посадоч­
ного диаметра вала 0,003...0,025 мм. Тогда значение посадочного натяга 
N e = 0 ,0 0 3 . . . 0 , 0 3 5 м м . Если примем для расчета значение N e = 0 ,0 2 м м ,  
то увеличение наружного диаметра в средней части кольца будет равно:

A d ]N =  0,02
1 17 '

110

4 i o v

\ 8 0
1

1 1 7

h o
1

J

-  0 , 0 1 6 6 3 5 м м .

Увеличение диаметра d , у бортика кольца будет равно:

A d ]N =  0,02
1 17 '

110

г 1 1 0 ^ 2

8 0
1

4 2 1 V

V 8 0
1

-  0 , 0 1 4 7 1 4 м м .

Таким образом, в центральной части кольца будет выпуклость, равная
у  =  0 , 0 1 6 6 3 5 - 0 , 0 1 4 7 1 4  =  0 ,0 0 1 9 2 1 м м  =  1 , 9 2 1 м к м .

Углы поворота торцов бортиков определим по аналогии с поворотом 
сечений балки на шарнирных опорах, нагруженной распределенной нагруз­
кой, как показано на рис.5.2.

Условное расстояние между шарнирными опорами примем равным, 
как и ранее 1усл = 1 4 , 5 м м . Как указывалось ранее по рекомендациям [232] ,

при известной величине прогиба найдем угол поворота торцов направляю­
щих бортиков:

0  =
1 6  у  1 6 - 0 , 0 0 1 9 2 1

51уел 5 - 1 4 , 5
0 , 0 0 0 4 2 3 9 р а д  =  0 ,0 2 4 3 °  =  1 ,457

Таким образом, поворотом торцов бортиков можно пренебречь, а влия­
ние бортиков на деформации беговых дорожек можно учесть увеличением 
расчетных значений их диаметров, как показано ранее.



Увеличение диаметров беговых дорожек колец и роликов от центро­
бежных сил можно определить по формулам:

со ̂  d
Adic = ——~—- [ ( 7  — s ) d i  + (З + s ) d 2 J - для внутреннего кольца;

1 6 Е  
2 ^

A D lc = ——-— - [ ( 7  — 6:)/)/ + (З + s ) D 2 ] - для наружного кольца; 
1 6 Е

2 г\3
Л г л  У W ^ W  W ( l  \ЛГК„ = — ( ' -  ) - для ролика.

3 2 Е Ч,

Здесь y w, E w, £w - плотность, модуль упругости и коэффициент Пуас­
сона материала ролика.

Как было показано ранее, при расчете колец без направляющих борти­
ков диаметры беговых дорожек d j  и D j определяются по чертежу. При рас­
чете колец с направляющими бортиками расчетные значения диаметров бе­
говых дорожек принимаются увеличенными.

Увеличение диаметров беговых дорожек и роликов вследствие тепло­
вого расширения может быть определено по формулам:

М „  = d,a„ (t„ - t 0), AD„ = D,a„ (/„ - 10 ) 

и ADwt = a wD„ [(te + 1„ )/2 - 10 ],

Здесь a w - коэффициент линейного температурного расширения для 
материала ролика.

В целом изменение диаметров беговых дорожек колец и роликов будут 
равны:

A d  j = A d  1Х + A d lt + A d lc - увеличение для внутреннего кольца;

A D ,  = A D 1N — A D lt — A D lc - уменьшение для наружного кольца;

A D W = A D wt + A D WC - для ролика.

С учетом изменений диаметров беговых дорожек и роликов рабочее 
значение диаметрального зазора в подшипнике будет равно:

g  = g 0 - A d i  - A D ! - 2 A D w.

Здесь g 0 - диаметральный зазор подшипника в свободном состоянии 
(по паспорту).

Рабочее значение диаметрального зазора влияет на распределение на­
грузки по телам качения и, следовательно, долговечность подшипника. Ис­
пользование приведенных выше зависимостей позволяет установить требуе­
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мый диапазон диаметральных зазоров в подшипнике в свободном состоянии 
и назначить диапазон посадочных натягов колец при их установке в опору.

5.1.6. Влияние изгибной податливости валов и колец подшипника

Кольца подшипников и детали подшипникового узла (валы и т.п.) 
авиационного газотурбинного двигателя являются весьма тонкостенными. В 
этой связи под нагрузками кольца подшипников и валы испытывают различ­
ные деформации, как в радиальном, так и в осевом направлениях. Эти де­
формации влияют на распределение нагрузки по телам качения и вызывают 
перекос колец подшипника. Точное решение задачи о напряженном и дефор­
мированном состоянии деталей возможно методом конечных элементов с ис­
пользованием программы ANSIS.

Для решения практических задач примем допущения:
- деформациями в осевом направлении пренебрегаем;
- не учитываем перекосы колец;
- кольцо подшипника рассматриваем как единую деталь с валом (за­

зор в посадке кольца на вал не допускается);
- рассматриваем только симметричное расположение роликов отно­

сительно вектора радиальной нагрузки.
Расчетные схемы нагружения внутреннего кольца приведены на 

рис. 5.4.
Схема деформаций сжатия внутреннего кольца в нагруженной области 

имеет вид, показанный на рис.5.5.

При упрощенных расчетах принимаем, что местные деформации дета­
лей будут пропорциональны усилиям в данной точке контакта:

Упрощенная схема деформаций приведена на рис.5.5. Коэффициент 
пропорциональности определим приближенно по рекомендациям работ [230]

Здесь: (р — п  /  z ; гв - средний радиус кольца; J в - момент инерции се­

чения при изгибе; = ( Е  + Е г ) / 2 , где Е  и Е 1 - модули упругости мате­
риалов кольца и вала соответственно.

и [232]
\  Л

+ <р
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Fr
F r/2 F r/2

схема нагружения расчетная схема

Рис.5.4. Схемы нагружения внутреннего кольца для расчета
деформаций

реальные деформации упрощенная схема

Рис. 5.5. Схема деформаций внутреннего кольца

Приведенная формула справедлива для стального вала. Для вала из ти­
танового сплава, имеющего значительно меньший модуль упругости, необ­
ходимо учитывать относительное перемещение поверхностей деталей в
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плоскости стыка и силы трения. Это создает дополнительное сопротивление 
деформациям составного кольца. В этой связи можно принять приближенно

Е1в=(Е + 1,1Е1) /2 .
Расчетные схемы нагружения наружного кольца приведены на рис.5.6.
При расчете деформаций наружного кольца используем принцип неза­

висимости действия сил. В этой связи принимаем, что под действием цен­
тробежных сил роликов происходит равномерное расширение наружного 
кольца на величину:

8 ц = K Fc •
Затем определяем деформации от усилий в контактах роликов с коль­

цами без учета центробежных сил. Расчетная схема нагружения наружного 
кольца в этом случае будет иметь вид, показанный на рис.5.6.

Схема деформаций растяжения наружного кольца в зоне нагружения 
роликами будет иметь вид, показанный на рис.5.7. При упрощенных расче­
тах также принимаем, что местные величины деформаций кольца будут про­
порциональны усилиям в контактах в данных точках:

S m  =  K F i •

схема нагружения

Fr/2 Fr/2

расчетная схема

Рис.5.6. Схема нагружения наружного кольца для расчета деформаций

Тогда упрощенная схема деформаций будет иметь вид, также показан­
ный на рис.5.7.

Как и для внутреннего кольца принимаем деформации пропорциональ­
ными усилиям в контактах. По рекомендациям работ [230] и [232] коэффици­
ент податливости кольца принимаем равным:

.з Г т у

к  =
1 Г ср sin2(p 

ysin2 ф \2  4
'  1 Л 

+ —
J (Pj
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упрощенная схема деформацийсхема деформаций

Рис. 5.7. Схема деформаций растяжения наружного кольца

Здесь гн, J h - определяются размерами наружного кольца подшипника
и вала, в котором оно установлено.

Модуль упругости определится выражением
Е а = ( Е  +  Е 2) / 2 ,

где Е  и Е-, - модули упругости наружного кольца подшипника и вала, в ко­
тором оно установлено. Как сказано ранее, для титанового вала следует при­
нять Е Ен =  ( Е  +  1 ,1 Е 1)  /  2 .

5.1.6. Влияние податливости деталей подшипникового узла 
на долговечность подшипника

Уменьшение веса и толщины деталей авиадвигателей приводит к сни­
жению их жесткости. Это необходимо учитывать при оценке работоспособ­
ности подшипниковых опор роторов.

Известно, что для уменьшения проскальзывания комплекта тел качения 
в ряде случаев создается натяг по роликам при сборке. В этом случае не­
большая величина натяга обеспечивает даже повышение долговечности под­
шипника. При этом долговечность подшипников в опоре с тонкостенными, 
податливыми кольцами и валами может значительно выше, чем с жесткими, 
сплошными валами.

Для оценки влияния податливости колец на долговечность роликопод­
шипника расчеты долговечности должны выполняться только по базовым
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напряжениям, как показано выше. Зависимости и методика расчета подшип­
ника с учетом податливости колец изложены выше.

На рис.5.8 и 5.9 приведены зависимости долговечности межвального 
роликоподшипника B2762934P3 двигателя НК-12МВ от радиальной нагруз­
ки. Видно, что зависимости имеют одинаковый характер, как с учетом, так и 

без учета податливости колец. Так при радиальных зазорах g r > 0  дол­

говечность с увеличением нагрузки уменьшается. При натягах 

g r <  0 ,0 0 8 м м  для жестких колец и g r <  —0 , 0 2 3 м м  для податливых дол­

говечность подшипника практически не зависит от величины радиальной на­
грузки и определяется усилиями, возникающими в контактах роликов с 
кольцами от натяга.

150

g=Q00

0.05

-0.008

- 0.010

-0.012 мм -0.02 мм

О 20001000 3000 5000
Радиальная нагрузка Fr, Н

Рис.5.8. Зависимость долговечности подшипника от радиальной 
нагрузки без учета податливости колец
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Рис.5.9. Зависимость долговечности подшипника от радиальной 
нагрузки с учетом податливости колец
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Рис.5.10. Зависимость долговечности колец роликоподшипника
от радиальной нагрузки
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Рис.5.11. Зависимость долговечности роликоподшипника 
от диаметрального зазора:

1 -  с учетом податливости колец; 2 -  без учета податливости колец

Долговечность высокоскоростного подшипника в отличие от обще­
принятой модели часто определяется долговечностью наружного кольца. На 
рис.5.10 приведены результаты расчета долговечности указанного выше ро­
ликоподшипника при натяге g r =  —0 , 0 2 м м . В рассмотренном примере во 

всем диапазоне радиальных нагрузок долговечность наружного кольца почти 
втрое меньше долговечности внутреннего. Это объясняется большими на­
пряжениями в контактах роликов с наружными кольцами от центробежных 
сил роликов.

На рис.5.11 показана зависимость долговечности подшипника от диа­

метрального зазора при нагрузке Fr =  5 к Н . Видно, что при диаметральных 

зазорах и незначительных по величине натягах долговечность подшипника 
практически не зависит от податливости колец.

5.2.Расчет роликовых подшипников качения в опорах сателлитных
шестерен редуктора ТВД

Работоспособность подшипниковых опор часто определяет надежность
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всего двигателя. Особенно возрастает значение работоспособности подшип­
ников при повышении скоростей вращения и увеличении требуемой долго­
вечности изделий. Решение задачи дальнейшего повышения надежности 
подшипниковых опор ГТД практически невозможно при использовании 
стандартных конструкций подшипников и методов их расчета.

Одним из перспективных направлений повышения надежности под­
шипниковых опор в авиакосмической отрасли является применение специ­
альных подшипников, спроектированных для заданных условий работы, вза­
мен стандартных. В отдельных случаях повышение работоспособности дос­
тигается изменением размеров и внутренней геометрии подшипников стан­
дартных типов.

В опорах сателлитных шестерен планетарных редукторов авиационных 
ТВД широко используются нестандартные роликовые подшипники качения, 
в ряде случаев без одного или двух колец.

В настоящем разделе рассматривается программа расчета подшипни­
ков, устанавливаемых в щеках водила редуктора. При этом вращается ось 
шестерни с внутренним кольцом подшипника или без него, наружное кольцо 
неподвижно относительно щеки водила.

Фиксатор

(рм

Смазка

Рис.5.12. Схема нагрузок на ось сателлитной шестерни

На ось сателлитной шестерни действуют окружное усилие в зацепле­

нии 2F t и центробежная сила шестерни вместе с осью Fc . Тогда радиальная

нагрузка на подшипник Fr и угол (рп ее направления, показанные на 

рис. 5.12, определятся по формулам:
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Fr =  > / + ( F c / 2 ) - ;

cpn =  arctg

На рис. 5.13 приведены зависимости нагрузки на подшипник от часто­

ты вращения турбины ТВ Д НК-93.

Ч:•к
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30
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Частота Зрители - ^  ц5/мш

Рис.5.13. Зависимости нагрузки на подшипник от 
частоты вращения турбины ТВД

5.2.1. Распределение нагрузки по телам качения роликоподшипника

Подшипники сателлитных шестерен нагружаются радиальной нагруз­

кой F r , величина и направление которой определяются, как показано выше.

Радиальная нагрузка распределяется между телами качения. На 
рис. 5.14 показана система сил, действующих на ролик, расположенный под 
произвольным углом ф от линии действия радиальной нагрузки.
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Ролик совершает сложное движение -  вращение вокруг собственной 

оси, переносное движение с угловой скоростью С00 относительно оси под­

шипника и переносное движение с угловой скоростью СО̂ водила. В этой 

связи кроме сил F  и FH(p, действующих со стороны внутренней и наружной

D h

Рис.5.14. Схема сил, действующих на ролики

беговых дорожек, он подвержен воздействию центробежных сил Fc0 и Fch.

Величины центробежных сил переносного движения ролика определя­
ются по формулам:

^сО ~  ’

^ch ~  •

Здесь т  - масса ролика; d m - средний диаметр подшипника; R h - ра­

диус водила по центрам сателлитных шестерен.
Величину радиуса от центра вращения водила до центра ролика опре­

делим по формуле:

Rgj — *\JRfo + (dm / 2 ) + Rjld m s in (cpn + cp) .
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Угловую скорость вращения водила 60/7 определим из кинематического

расчета редуктора, а угловую скорость вращения ролика относительно цен­
тра подшипника определим по известной зависимости без учета проскальзы­
вания комплекта тел качения:

® о = | ( 1  - г ) ,

где со - угловая скорость вращения подшипника, а у  = D w / d m .

При этом D w - диаметр ролика, а угловая скорость вращения подшип­

ника со будет равна угловой скорости сателлитной шестерни планетарного 
редуктора в обращенном движении, определяемой из кинематического рас­
чета редуктора.

Результирующую величину центробежной силы ролика определим по 
формуле:

F c =  F c0 +  F ch sin (<Pn +  <Ph+<P)-
При этом угловое положение ролика относительно водила определим 

по формуле:

<ph =  a r c s i n
r  d  Л

—^ c o s  (<p +cp)2 D т/
V <P У

Пренебрегая силами и моментами трения в контактах, условия равно­
весия ролика запишем в виде:

F H(P ~  F(p  +  F c ,  F S(p  —  F ch  c o s (cpn + cp  ̂ +  <̂ >).

Здесь F  , F H(p - усилия в контактах ролика с внутренним и наружным

кольцами соответственно; F  - усилие взаимодействия ролика с сепарато­

ром.
Условием равновесия внутреннего кольца подшипника будет

F r = i l F <p'C0S(P (5 1 )
i=i

Рассматриваем случай симметричного расположения роликов относи­
тельно вектора радиальной нагрузки, поэтому угловые координаты роликов 
определяем по формуле:

<p = —  - ( i - l ) ,  (5.2)
Z

где z  - число роликов в подшипнике.
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Распределение нагрузки по роликам находится с учетом условия со­
вместности перемещений деталей подшипника. Условие совместности пере­
мещений роликов и колец имеет вид:

Здесь 8  и 8  - деформации в контактах ролика с внутренним и на­

ружным кольцами соответственно; S r - радиальное смещение центров колец 

подшипника; g r - диаметральный зазор в подшипнике; И0(р и h0u(p - толщи­

ны смазочных слоев в контактах роликов с кольцами.
Величины деформаций в контактах определяются по известным [224]

зависимостям:

Здесь lw - расчетная длина ролика.

Толщины смазочных слоев в контактах роликов с беговыми дорожками 
колец определяются по формулам [200].

Таким образом, распределение нагрузки по телам качения находится из 
решения системы уравнений (5.1), (5.2) и (5.3) с учетом уравнений равнове­
сия ролика и зависимостей для определения деформаций и толщин смазоч­
ных слоев в контактах. В качестве начального приближения при численном 
решении уравнений принимаются

Начальные значения толщин смазочных слоев принимаются равными 
нулю. С полученными значениями усилий в контактах определяются толщи­
ны смазочных слоев и расчет повторяется до достижения заданной точности.

В результате определяются не только усилия в контактах, но и тол­
щины смазочных слоев, средние значения температуры смазки, силы трения 
и степень жидкостного трения в контактах.

Результаты расчета распределения нагрузки для одного из случаев на­
гружения приведены на рис. 5.15.

=  S r ■ c o s < p - g r / 2  +  h0lp +  h0w  . (5.3)

FT=o =  4 , 6 - F r / z ;  

S r = g r P  +  < 5 y = 0  +  S Hlp=0.
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Рис.5.15. Распределение нагрузки в роликовом подшипнике

5.2.2. Расчет долговечности высокоскоростного роликоподшипника
с учетом толщин смазочных слоев

Расчет долговечности подшипника производим по контактной выносливости 

по базовым контактным напряжениям с учетом влияния смазки.

Базовое контактное напряжение при числе циклов перемены контакт-
у

ных напряжений N () = 1 0  для вновь проектируемого роликового подшип­

ника с использованием уравнения контактной выносливости определим по 
формуле:

где знак + - для контакта ролика с внутренним, а знак -  - с наружным коль­
цом.

При этом т н  = 8  - для вращающегося внутреннего кольца и mjj  = 9 - 

для неподвижного наружного.

Напряжение (7С, соответствующее долговечности L  = 1 0 б оборотов 

вращающегося кольца, определяется по формуле:
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o \
Q c - Z p - E ,np

\l 2 • 7Г • IV w

Здесь Q c - динамическая грузоподъемность контакта; Z p  - приведен­

ная кривизна в контакте; Е пр - приведенный модуль упругости.

При этом Е пр = E / { i  — £ 2), где Е  - модуль упругости, а £ - коэффи­

циент Пуассона подшипниковой стали.

Значения Q c и Хр определяются по формулам [224].

По приведенным зависимостям определяются базовые напряжения сг0в 

- для контакта ролика с внутренним и сг0н - с наружным кольцами.

Числа циклов нагружения до начала выкрашивания рабочих поверх­
ностей колец определяются по формулам:

У ,  =  ю 7 (°о  в / ст& ) 8;

jV„ = 1 0 7(сг

Эквивалентные контактные напряжения определяются по формулам:

(7Ен 9 — • х к рА )

Здесь (7ej,(7Hj - напряжения в контактах роликов с внутренним и на­

ружным кольцами; (j)ei,(j)Hi - коэффициенты, зависящие от толщин смазочных

слоев в контактах.
На основе экспериментальных данных Т.Тальяна коэффициент ф мож­

но определить по аппроксимационной формуле
/  ̂ \

ф = 3,3 1
ехр(4-(Ло-1,4)) + 1

где Xq '  относительная толщина смазочного слоя в контакте, определяемая 

по формуле
0,8 h0

Ап —

R a\ +  R a2
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Здесь h0 - толщина смазочного слоя; R al , R a2 - средние арифметиче­

ские отклонения шероховатых поверхностей колец и роликов.
В миллионах оборотов вращающегося кольца долговечность поверхно­

стей колец и подшипника в целом определим по формулам:

Долговечность подшипника в часах определяется по известной

5.2.3. Программа проектировочного расчета роликоподшипника

На базе изложенных выше методов расчета разработана программа 
проектировочного расчета нестандартного роликоподшипника.

Исходными данными для расчета являются диаметр вала в месте по­
садки подшипника, нагрузка, частота вращения, рабочая температура, свой­
ства смазки и характеристики жесткости корпуса. Основным требованием 
при проектировочном расчете принято обеспечение заданного ресурса при 
минимальной массе и габаритах подшипника.

С использованием стандартных соотношений между размерами под­
шипника получаем при проектировании два независимых параметра -  диа­
метр ролика и диаметральный зазор в подшипнике.

Алгоритм проектировочного расчета содержит внешний цикл -  опре­
деление требуемого диаметра ролика и внутренний -  определение оптималь­
ного значения диаметрального зазора.

Выбор диаметра ролика начинается с минимально допустимого стан­
дартного значения, определяемого исходными данными. По диаметру роли­
ка, используя стандартные соотношения размеров подшипника, находим 
длину ролика, наружный и средний диаметры подшипника и допустимое по 
условиям размещения число роликов, полученные значения округляются до

формуле:

1 0 6 - L  

6 0  • п
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стандартных и используются для определения рабочего значения диамет­
рального зазора.

Поиск оптимального значения диаметрального зазора выполняется во 
внутреннем цикле.

Начальное значение зазора принимается равным нулю. При установ­
ленном значении диаметрального зазора выполняется расчет распределения 
нагрузки по телам качения с учетом контактных деформаций, центробежных 
сил роликов, толщин смазочных слоев в контактах и деформаций прогибов 
наружного и внутреннего колец под действием нормальных сил в контактах. 
Расчет прогибов колец производится по приведенным выше зависимостям на 
основе рекомендаций работы [231] с учетом деформаций пустотелого вала и 
корпуса. Кинематические характеристики определяются без учета проскаль­
зывания комплекта тел качения. Вязкость смазки в контактах определяется 
по температуре колец подшипника без учета тепловыделения в контактах.

По найденному распределению нагрузки по телам качения выполняет­
ся расчет долговечности подшипника по контактному выкрашиванию. Расчет 
выполняется по базовым напряжениям, как показано выше, с использованием 
теории линейного суммирования повреждений. При расчете долговечности 
невращающегося кольца учитывается вероятность возникновения разруше­
ния в любой точке беговой дорожки. Определяются долговечности внутрен­
него и наружного колец, а затем подшипника в целом. Базовые напряжения 
устанавливаются на основе данных ВНИППа [204] о динамической грузо­
подъемности стандартных подшипников.

Во внутреннем цикле находится максимум функции долговечности 
подшипника от диаметрального зазора. Определенное в точке максимума 
значение зазора принимается оптимальным для данного диаметра ролика.

При возвращении во внешний цикл рассчитанное значение долговеч­
ности сравнивается с заданным. Если расчетная долговечность меньше за­
данной, увеличивается диаметр ролика. При этом во внешнем цикле также 
находится максимум функции долговечности от диаметра ролика. Однако с 
целью снижения массы и габаритов подшипника принимается такое значение 
диаметра ролика, при котором расчетная долговечность с определенным за­
пасом превышает заданную.

После определения размеров подшипника находятся требуемые посад­
ки внутреннего и наружного колец на вал и в корпус, а также диаметральный 
зазор подшипника в свободном состоянии. При этом учитываются тепловое 
расширение деталей, расширение наружного кольца от центробежных сил
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роликов, деформации деталей от посадок с натягом и центробежное расши­
рение быстровращающихся деталей подшипникового узла.

В результате устанавливаются номинальные значения размеров под­
шипника, диаметрального зазора и посадок. Допуски на изготовление под­
шипника, диапазоны изменения зазоров и посадок назначаются по соответст­
вующим нормам.

По разработанной программе выполнены расчеты роликовых подт и п - 
ников сателлитных шестерен планетарного редуктора ТВД НК-93 при исход­
ных данных: диаметр оси сателлита d  =  8 0 м м ; радиальная нагрузка 

Fr =  3 6 , 0 8 4 к Н ; частота вращения оси сателлита п  = 1 3 4 5 0 о б /  м и н ; час­

тота вращения водила nh =  I 68I 06  /  м и н  ., радиус водила по центрам осей 

сателлитов R h =  1 8 9 м м  ; смазка ИПМ-10; температуры смазки, оси сателли­

та и водила одинаковы и равны 100°С; заданная долговечность 5000 часов.
Были рассмотрены ролики с соотношением длины и диаметра равным: 

1,0; 1,2; 1,5. При отсутствии перекосов наибольшую долговечность имели 

подшипники, у которых lw /  D w =  1 , 5 . Рассматривались подшипники с дву­

мя кольцами, а также без внутреннего кольца. В качестве основного принят 
подшипник без внутреннего кольца. Рассматривались также варианты с диа­
метром оси сателлита 85мм и 90мм.

160

Рис.5.16. Зависимость долговечности и размера подшипника
от диаметра ролика
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На рис.5.16 показана зависимость долговечности подшипника от диа­
метра ролика при диаметрах оси сателлита 80мм и 90мм. Видно, что при 

d  =  9 0 м м  долговечность подшипника лишь незначительно выше.

Видно также, что с увеличением диаметра ролика увеличиваются как 
долговечность, так и наружный диаметр D  подшипника.

Если принять, что толщина перемычки щеки водила после расточки 
гнезд под подшипники должна быть не менее диаметра ролика, то из условия 
размещения в щеках водила при d  =  8 0 м м  возможно применение подшип­
ников с максимальным наружным диаметром D  =  1 4 0 м м  . При этом в под­

шипник устанавливаются 13 роликов диаметром D w =  2 0 м м  и длиной

lw =  3 0 м м . Тогда долговечность составит лишь 4000 часов.

Следовательно, при заданных условиях работы и ограничениях по га­
баритам роликовые подшипники в опорах сателлитных шестерен редуктора 
ТВД не могут обеспечить требуемую долговечность.

Таким образом, созданы основы автоматизированного проектирования 
нестандартных подшипников качения в изделиях авиационной техники для 
заданных условий эксплуатации.

5.3. Расчет радиально -  упорных шариковых подшипников 
с многоточечным контактом

Радиально - упорные шариковые подшипники с трех - и четырехточеч­
ным контактом широко используются в главных опорах роторов авиацион­
ных газотурбинных двигателей. Они обладают рядом преимуществ перед 
обычными радиально - упорными подшипниками, главными из которых яв­
ляются уменьшенные значения осевого люфта и возможность восприятия 
осевых нагрузок в двух направлениях.

Особенностью работы подшипников в опорах авиационных ГТД явля­
ются высокие и сверхвысокие скорости вращения и перекосы колец подшип­
ников. Последнее объясняется деформациями деталей подшипниковых узлов 
под нагрузками или вследствие высоких температур.

Методы расчета и компьютерные программы расчета подшипников с 
четырехточечным контактом были опубликованы в работах М.И.Курушина 
[229], Хемрока [241] и М.З.Народецкого [223]. Более подробные исследова­
ния и выполненные на их основе компьютерные программы опубликованы в 
работах Е.П.Жильникова [221] и А.И.Данильченко. Однако в работе Наро- 
децкого не учитываются перекосы колец, а в программе Данильченко расче­
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ты долговечности выполняются по рекомендованным в работе [221 ] значени­
ям базовых нагрузок. В то же время при перекосах колец расчеты долговеч­
ности необходимо производить по базовым напряжениям с учетом характе­
ристик контактной выносливости подшипниковых материалов.

В настоящей работе учитываются перекосы произвольного направле­
ния как наружного, так и внутреннего колец подшипника, а также изменения 
радиальных зазоров в подшипнике при высоких скоростях вращения и нали­
чии разности температур колец. Кроме того, учитываются толщины эласто- 
гидродинамических смазочных слоев.

Стандартные методы расчета [221,224,205,210] не учитывают особен­
ностей конструкции подшипников с арочными желобами колец и возникно­
вения при определенных условиях многоточечного касания шариков с жело­
бами колец. В настоящей работе выполняется расчет относительных смеще­
ний колец, распределения нагрузки и углов контакта, толщин смазочных сло­
ев в контактах, контактных напряжений и долговечности подшипников с 
двух-, трех- и четырехточечным контактом шариков при различных услови­
ях нагружения.

5.3.1. Элементы геометрии подшипника с многоточечным контактом

Геометрию подшипника рассмотрим на примере четырехточечного 
подшипника, схема которого приведена на рис. 5.17.

Рис.5.17. Схема подшипника с четырехточечным контактом
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Основными характеристиками внутренней геометрии подшипника яв­
ляются углы контакта шариков с арочными желобами колец, определяемые 
из треугольников ОАА} и О ВВ} по формулам:

a Te= a r c s m ( X j ( R e - D „ / 2 ))и 

Здесь D w - диаметр шарика; Re , Ru - радиусы желобов внутреннего и 

наружного колец; Х в , Х н - смещения центров желобов колец.
Характеристикой, зависящей от радиального зазора в подшипнике, яв­

ляется отрезок A jB j . При нулевом радиальном зазоре величину отрезка 
AjBj определим по формуле

AiBi = н ,ш, = (Re -Dy,/2)cosaTe + («„ -
При радиальном зазоре g  >0 величина указанного отрезка определится 

по формуле
H  = { R e~A,. /2 )co sa Te + («„ -  .

Углы контакта шариков с желобами при осевом смещении колец зави­
сят от величины зазора g  и соотношения углов 0СТв и ОСТи.

При небольшой величине зазора устанавливается начальный трехто­
чечный контакт шариков, как показано на рис.5.18. В этом случае имеем:

при а г,> а Тн a 0„=arccos(aT„ -g /(2
при a Te <аТп a 0e = arccos(aTe -  g / ( 2 R e -  Ц „ )); а 0„ = а т„.

Рис.5.18. Схема начального трехточечного контакта шариков
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На рис. 5.18 имеем:
AC = (Re - D w/2)sinaTe+(RH- D w/2)sina0H при а Тв>аТн; 
АС = (X  -  D]V/2)sina0e+(Rll -  Du /2)smaTll при а Тв <аТп.

С учетом схемы на рис. 5.17 величину осевого люфта подшипника для 
рассматриваемых вариантов определим соответственно по формулам:

ё« = (2R« ~A. \ sin а он ~ sin«г» A
ёа = (2Re -  A, \s in  а 0в -  sin - 2 Х в.

При больших значениях зазора при осевом смещении колец устанавли­
вается двухточечный контакт шариков, как показано на рис. 5.19.

В треугольнике ABC на рис. 5.19 имеем:
А В  =  Rm = Re +RH -  Dw; AC =  (Re +RH -  Dw)sina0.

С учетом ранее приведенного выражения для Н  начальный угол двух­
точечного контакта можно определить по формуле:

a 0 =arccos(rmecosan +rmucosaTu- g / ( 2 R j ) .

В

Рис.5.20. Схема начального двухточечного контакта шариков

Здесь безразмерные характеристики радиусов желобов: 

rme = ( Л  -  D w 2 ) / ( Re + R „ ~ D w) и

rmu = (R„ ~  A .’ A ) /  (A  + R„ ~  A ') •
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Осевой люфт подшипника в этом случае определится по формуле:

s„ = (К + К  ~A, “ о -  + ) •
Важной характеристикой подшипника является угол свободного пово­

рота колец [224,243]. В [224] приводятся рекомендации по расчету угла сво­
бодного поворота только для однорядного радиального шарикоподшипника 
без учета относительного радиального смещения колец. В [244] приводится 
обобщенная методика расчета для двух -  и четырехточечного подшипника с 
учетом радиального смещения колец. Схема свободного поворота колец че­
тырехточечного шарикоподшипника без учета радиального смещения приве­
дена на рис. 5.20.

На рис. 5.20, как и ранее, рассмотрены три расчетных случая. При этом 
диаметры по центрам желобов колец определяются по чертежу или по фор­
мулам:

А « =  dm + 2Хв /  tgaTe

* 6
Рис.5.20. Схема поворота колец четырехточечного шарикоподшипника

без радиального смещения колец

При большом радиальном зазоре для а 0>аТв и а 0>аТн (рис.5.20,а) 
угол свободного поворота колец определится разностью:

<Pc=<Pl-<Pe~<Pn-
Углы (рв, ([)и и (pj находятся по формулам:

<рв = arctg( 2 X j D 0e)-,
f f

cp1 = arccos D, \ 2
0e

V V VCOS (pt
+

D,O h

Vcos (p
- 4 R777

H J J

D,O h

COS(pe cos (pн J
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При недостаточном радиальном зазоре для а Тв<ОСТя (рис.5.20,б) угол 
свободного поворота определится разностью:

<Pc=<Pl~<Pe-
В этом случае угол ф} определится по формуле:

ъ  \ 2 Л I f  г, \ Л
Ф1 = arccos D n

vv
Ов

KCOS(pe J
+ d ; ,- (2 R e - D wy

J!

2d D°em
V C0S(PeJ

При недостаточном зазоре для а Тв >осТн (рис.5.20,в) имеем:

( P c = (P l ~ (Pu И
f f

Ф1 = arccos
f Dn \ 2

W

Он

ycos<pHy
+ d;n -{2 R n - D j

f  D л 
2d  0иm

\ COS ф н J

Рис.5.21. Поворот колец при радиальном смещении
ДЛЯ ОСqy ^  CCj'g И ОСqy ^  ОС̂ я
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При радиальном смещении колец в подшипнике с четырехточечным 
контактом возможны также три случая поворота колец в зависимости от со­
отношения углов а Тв и а Тн, а также радиального зазора g , показанные на
рис. 5.21 и 5.22. Для оценки условий возникновения трехточечного контакта 
введем условную величину начального угла контакта при радиальном сме­
щении.

Принимая в этом случае удвоенное значение радиального зазора, полу­
чим:

а от = arccos(rlm cosaTe + r„m co
а овт = arccos(aTe -  2 g/(2R„ -  ;

a 0„T = arccos(aTn -  2 g/(2R„ -  Д,.)); a 0e = a Te.

D

0(TH

Рис.5.22. Поворот колец при радиальном смещении: 
а - для а Тв <осТн ; б - для а Тв >осТн.
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При большом радиальном зазоре для а 0Т> а Тв и а 0Т> а Тн (рис.5.21) 
угол свободного поворота колец определится разностью:

(рт = (р1Т — (рвТ — (рнТ .
Углы (рвТ, (риТ и (р1Т находятся по формулам:

<рвТ =  a r c t g ( X j ( D 0e -  X et g a Te) )  ;  

<Рпт =  a r c >g( х п / ( А „  +  х Л а п ) ) ;
<Р,т = a r c c o s ip ) eT + DhT — Rm ) / { 2 [)!!T)).

Здесь:

D er = V (A ie ~  X et g a Te) + X e ; D hT = ■>/( ^ 0н + X ut g a Tu) + X H .

При недостаточном радиальном зазоре для а Тв <ССТн (рис.5.22,а) угол 
свободного поворота определится разностью:

(рт = (р1Т — (рвТ.
В этом случае угол (р1Т определится по формуле:

<Р1Т = a rcco s^D f;T + d m — (Re — D wf  2) ^/{2 De ld m )).
При недостаточном зазоре для а Тв > а Тн (рис.5.22,б) имеем:

(рт = (р1Т — (рнТ и

ср1Т = arccos(i^DllT + d m — (Rn — D w/ 2) ^l{2DuTd m )j.
Для трех- и двухточечных подшипников можно применять все приве­

денные формулы, принимая:
а Тв= 0  и D 0e = d m + 2 R e при X g = 0 ;

а тн = 0 и D 0h = d m - 2 R H при Х н = 0.
Рабочее значение радиального зазора в подшипнике зависит от поса­

дочных натягов при установке внутреннего кольца на вал, температурного 
расширения деталей подшипникового узла и расширения вала и внутреннего 
кольца подшипника под действием центробежных сил при высоких скоро­
стях вращения.

Методика расчета рабочего значения радиального зазора изложена ра­
нее. При этом учитывается, что внутренние кольца арочных подшипников, 
как правило, не вращаются и устанавливаются в стаканы корпуса без натягов. 
Кроме того, расчетное значение наружного диаметра внутреннего кольца 
можно приближенно определить по формуле:

d i = d m ~  A ,  c o s a Te

5.3.2. Распределение нагрузки между телами качения

Определение нагрузок в контактах шариков с желобами колец является 
статически неопределимой задачей. Ее решение возможно только численны­
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ми методами с учетом условий совместности перемещений и деформаций де­
талей.

При расчетах не учитываются разноразмерность шариков, а также не­
точности формы колец.

5.3.2.1. Расчет подшипника при осевой нагрузке 
без учета центробежных сил шариков

При осевой нагрузке без перекоса колец все шарики нагружаются рав­
номерно, и происходит только осевое смещение колец. При этом в зависимо­
сти от величины радиального зазора и осевой нагрузки возможны двухточеч­
ный, два варианта трехточечного и четырехточечный контакты. Усилия в 
контактах для случая без учета центробежных сил шариков приведены 
на рис. 5.23 и 5.24.

Рис.5.23. Усилия в контактах шарика без учета центробежных сил
при а 0>аТв и а 0>аТн

Необходимо отметить, что случай четырехточечного контакта 
(рис.5.24,в) возможен только при натяге в рабочих условиях (при g < 0 ) и не­
больших величинах осевых нагрузок. Основным без учета центробежных сил 
шариков будет случай двухточечного контакта (рис.5.24).

При двухточечном контакте условия равновесия шарика и внутрен­
него кольца будут иметь вид:

Fe = F„K Fe s i n a  = Fa / z - (5-4)
Здесь Fa - осевая нагрузка подшипника. Кроме того, (Хв — (ХН —( Х .
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Геометрические соотношения, описывающие перемещения в подшип­
нике, получим из треугольника A B C .

аТ6 >(ХТН аТ6 <атн

а 5  б
Рис.5.24. Усилия в контактах шарика без учета центробежных сил: 

а - при а Тв >ссТн; б - при а Тв <ссТн; в -  при g < 0

В указанном треугольнике:
А В  = Rr + Ru -  D w + S e + S H- h e - h H;

В С  = A B  cos a  = (Re -  D w/ 2 )  cos a Te + (R„ -  D w/ 2 ) c o s a TH -  g / 2;

A C  = A B s i n a  = S a + X e + X H. (5.5)

Здесь S a - осевое смещение колец под нагрузкой; 8в,8 н - деформации 

в контактах шарика с желобами; he,hH - толщины эластогидродинамических
слоев смазки в контактах.

Так как деформации в контактах и толщины смазочных слоев являются 
функцией усилия в контактах, то система уравнений (5.4) и (5.5) приводится 
к уравнению с одним неизвестным. В качестве неизвестного принимаем угол 
контакта ОС. Решение этого уравнения выполняется методом простой итера­
ции. В качестве начального приближения принимается CCj=0 = ОС(). Из урав­

нения (5.4) находятся усилия в контактах, затем контактные деформации и 
толщины смазочных слоев. Наконец определяется следующее приближение:

Г т-ч /-Л . гл /-Л /-Л
ctj = arccos

V

(R„ -  Dwl2)cosaTe +{RH-D„l2)cosaTH -  g/2  
R„ + R, -  Д „ + 8„ + 8,. -  h -  h,
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Расчет повторяется до достижения заданной точности определения уг­
ла контакта. Затем из уравнений (5.5) находится величина осевого смещения 
колец.

При трехточечном контакте система уравнений усложняется. Гео­
метрические соотношения, описывающие перемещения в подшипнике, полу­
чим из четырехугольника Л О В С .

В указанном четырехугольнике:
А О  =  R H- D W/  2  +  S H- h H; В О  =  R e - D w /  2  +  Se - h e; 

В С  =  A O c o s a H +  В О  c o s a e =

(R e - D ^ / 2 ) C0San  +  (й » - D »./2 ) COSaT „ - g / 2 ; (56)
A C  =  A O  s in  a „  +  B O  sin cep =  S n +  X p +  X uri о (Л о ri

При a Te >сеТн (рис.5.24,а) условия равновесия шарика и внутреннего 
кольца будут иметь вид:

F  s in  а  — F  s in  а  =  F  s in  а  =  F  /  z :
(5.7а)

Fe c o s a e +  Fm c o s a „  =  Fn cos<xu

При а Тв< а Тн (рис.5.24,б) условия равновесия шарика и внутреннего 
кольца будут иметь вид:

F  since — F  since  =  F  since  =  F  / z ;
(5.76)

F H c o s a „  +  F m c o s a m =  Fe c o s  a ,
При четырехточечном контакте (рис.5.24,в) условия равновесия ша­

рика и внутреннего кольца будут иметь вид:
F„ s i n a H -  Fm s i n a m =  Fe sin ce „  -  Fm sin m =  Fa f  z ;  

F„ c o s a „  +  FHn c o s a Hn =  F„ c o s a ,  +  F „ c o s a en
Таким образом, уравнения (5.7) являются общим случаем условий рав­

новесия для трех- и четырехточечного контактов.
Систему уравнений (5.6) и (5.7) можно привести к виду:

FH sin  се н -  FHn s i n a m =  Fe s i n a e -  Fen s in en =  Fa /  z ;  (5.8)

f i ( x >y > s a )  =  FH co sceH +  FHn c o s a Hn - Fe c o s a e - Fm c o s a m =  0; 

f 2( x , y , S a) = FH sin ceH - FHn sin ceim - Fe s i n a e + Fen s in en = 0 .  (5.9)
Здесь x  и у  - координаты центра шарика (точка О )  в системе коор­

динат, указанной на рисунке 5.23:
x  =  ( R e - D w / 2  +  S e - h e ) s i n c e e; 

У =  ( я н - D w / 2  +  8 H- h H) c o s c e H.
Решение полученной системы уравнений методом вариации парамет­

ров в сочетании с методом Ньютона. Задаваясь величиной смещения S a , ре­
шаем систему (5.9) методом Ньютона относительно координат х  и у .  При 
этом выполняем численное дифференцирование, заменяя производные от-
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ношениями приращений функций и / ,  к приращениям аргументов х  и 
у . Определив координаты центра шарика, из геометрических соотношений 
определим усилия F e , F en , F u и F u n , а также углы контакта:

a e =arctg(x/((Re -D„/2)cosaTl, + (R„
a.„ = arctg((2Xe -  х)/((й, -  D„,/ 2)cosaTs + («„ -  Dw/2)cosan -  g/2 -  y)); 
a„ = arctg((Xe +X „+Sa-x)/y); a„„

После определения усилий и углов контакта выполняется проверка ус­
ловия (5.8) и, в случае его невыполнения, корректируется величина смещения 
колец.

5.3.2.1. Расчет подшипника при осевой нагрузке 
с учетом центробежных сил шариков

При осевой нагрузке без перекоса колец в высокоскоростном подт и п - 
нике все шарики нагружаются равномерно и происходит только осевое сме­
щение колец. При этом в зависимости от величины радиального зазора и осе­
вой нагрузки возможны, как и без учета центробежных сил, двухточечный, 
два варианта трехточечного и четырехточечный контакты.

Рис.5.25. Усилия в контактах шарика с учетом центробежных сил
при двухточечном контакте

Усилия в контактах с учетом центробежных сил шариков при двухто­
чечном контакте приведены на рис. 5.25.

При двухточечном контакте условия равновесия шарика и внутрен­
него кольца с учетом центробежных сил будут иметь вид:

Fecosae+Fc =FHcosaH и Fe sinae = FH sinaH = Fa /  z . (5.10)

Здесь Fc - центробежная сила шарика, определяемая по формуле:
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где G)0 - угловая скорость переносного движения центра шарика.
Геометрические соотношения, описывающие перемещения в подт и п - 

нике, получим из четырехугольника Л О В С . Основные зависимости приве­
дены в (5.6).

Силовые соотношения при трехточечном контакте с учетом центро­
бежных сил будут аналогичны приведенным ранее.

При а Те >сеТн (рис.5.24,а) условия равновесия шарика и внутреннего 
кольца будут иметь вид:

F  s in  а  — F  s in  а  =  F  sin  а  =  F  /  z :a  V ; а п  а п  н  п  ’ . .
(5.11а)

К  c o s a „  +  Fm c o s a m + F C = F H c o s a H.

При а Тв< а Тн (рис.5.24,б) условия равновесия шарика и внутреннего 
кольца будут иметь вид:

F  since — F  since  =  F  since  =  F  / z ;
(5.116)

FH c o s a H +  Fm c o s a m  =  Fe c o s a „  +  Fc.
При четырехточечном контакте (рис.5.24,в) условия равновесия ша­

рика и внутреннего кольца будут иметь вид:
F u s i n a u - F m s i n a m =  Fe s i n c e , - F m s in „  =  Fa /  z ;  

F„ c o s  a ,  +  Fm c o s  a m =  F , c o s  a ,  +  Fm c o s  a , „ +  Fc .
Таким образом, уравнения (5.11) являются общим случаем условий 

равновесия для двух-, трех- и четырехточечного контактов.
Систему уравнений (5.6) и (5.11) можно привести к виду:

FH sin  се н -  FHn s i n a m =  Fe sin cee -  Fen s in en =  Fa /  z ;  (5.12)

f i ( x >y>s a )  =  F H co sceH +  FHn c o s a Hn - Fe c o s a e - Fm c o s a m - F c =  0; 

f 2 ( x >y>S a )  =  F H s i n a n ~ F nn s m celin -  Fe sin cee + F en s in en =  0  (5.13)
Решение системы уравнений (5.12) и (5.13) аналогично описанному ра­

нее без учета центробежных сил шариков.

5.3.2.2. Расчет подшипника при радиальной нагрузке
без перекоса колец

При чисто радиальной нагрузке принимаем осевое смещение колец 
равным нулю и учитывается только радиальное смещение, схема которого 
приведена на рис. 5.26.

Величина радиального смещения колец S r значительно меньше диа­
метральных размеров колец. В этой связи принимаем, что радиальный зазор 
для шарика, расположенного под углом (р к линии действия радиальной на­
грузки Fr , определяется по зависимости:
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Рис.5.26. Схема радиального смещения колец

gi/2 = g /2 ~Sr cos(pi .
При этом угловая координата шарика определяется по формуле:

<Pi=<Po+(2x/z)(i-l), 
где i - номер шарика, считая от максимально нагруженного, z  - число шари­
ков, (р0 - координата максимально нагруженного шарика.

Изменяя координату (р0 от 0 до 2ж/z , можно провести исследования
траектории движения центра кольца при вращении.

Не учитывая возможную несимметричность профилей желобов колец, 
схемы усилий в контактах шарика с желобами колец в нагруженной и в нена- 
груженной зонах подшипника будут иметь вид, показанный на рис. 5.27.

На рис. 5.27 имеем
АО = R„ - Dw / 2  + SH - h H; BO = Re - D w / 2 + Se - h e;

F en  =  F r, И F ,m  =  F u ■

Условия равновесия шарика в нагруженной зоне имеют вид
2Fe cosae +FC= 2FH cosaH . (5.14)

Расстояние между центрами желобов колец при данном зазоре будет
равно

Д  = (Д, -  DM,/2)cosaTe +(й „  - g f / 2  (5.15)
С другой стороны:

Hj = BOcosae + AOcosaH. (5.16)
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а

Рис. 5.27. Схемы усилий в контактах шарика при радиальной нагрузке: 
а -  в нагруженной зоне; б -  в ненагруженной зоне

г
На рис. 5.26 Fe = 2Fe c o s a e . Условия равновесия внутреннего кольца 

подшипника будут иметь вид:
Z

Fr =  F„ c o s a el costp, (5,17)
i = l

Уравнение (5.14) может быть приведено к виду:
/ з  (у> s r ) = F ei c o s a ei -  F m c o s a Hj + 2 F C = 0 . (5.18)

Здесь у  - координата центра шарика (рис.5.26).
Решение системы уравнений (5.13)...(5.18) выполняется методом ва­

риации параметров. Задаются величины смещения S r и координаты у .  За­
тем по формулам определяются углы контакта:

a e i = a r c t g ( X j ( H i
Из геометрических соотношений определяются усилия в контактах, и 

проверяется условие (5.18). При необходимости вводится поправка в вели­
чину у .  Затем проверяется условие (5.17) и также при необходимости вво­
дится поправка в величину S r .

5.3.2.3. Расчет подшипника при комбинированной нагрузке
и перекосе колец

Схема перемещений в подшипнике при комбинированной нагрузке и 
перекосе колец приведена на рисунке 5.28.
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Рис.5.28. Схема перемещений колец подшипника при комбинирован­
ной нагрузке и перекосе

На рисунке S a,S r - осевое и радиальное смещения колец, - пе­
рекосы внутреннего и наружного колец относительно оси вращения. Рас­
сматриваем случай симметричного расположения шариков относительно 
вектора радиальной нагрузки. В качестве S a - принимаем смещение колец в
сечении, проходящем через центр максимально нагруженного шарика. При 
перекосах осевые смещения колец различны для всех сечений. В расчетах 
перекосу, при котором с увеличением координаты (р осевое смещение в се­
чении увеличивается, присваиваем знак плюс (см. рис.5.28). Перекосу в про­
тивоположном направлении присваиваем знак минус.

Величины радиального зазора и осевого смещения в сечении с коорди­
натой (р при наличии радиального смещения и перекоса определяются по 
формулам:

g i  12  = g / 2  -  s r c o s  W  -  ( D 0e -  c o s  W e) + D 0n -  c o s  W„) )  • \cos %  |;
S ai =  S a +  ( D 0e S i n ¥ e  +  D 0n s i n W  J  COS %  . (5.19)

В зависимости от величин радиального зазора, осевого смещения и уг­
лов контакта ОСТв и ОСТи в сечениях возможны двух-, трех- и четырехточеч­
ный контакт шарика с желобами колец. Схемы сил в контактах будут анало­
гичны приведенным на рис. 5.24 и 5.25. Условия равновесия шарика в сече­
нии в нагруженной зоне могут быть приведены к виду: 

cos ccej +  Fc — FHi cos ct^',
при двухточечном контакте;

F  sin ol —F sin a  ;P.l HI ^  1 HI ’
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FHl c o s  а ш +  FHm c o s  a Hm =  Fei c o s  a m +  Fc;

F ni sin  a Hi -  F nni sin  а нт = F ei sin  a e i; или (5.20)
Fei c o s a f;l + Feni c o s  a eni + F C =  FHi c o s a Hi; - при трехточечном

Fei sin  a ei ~  Fem sin  а вш = Fm sin  a m / контакте;
Fm c o s  a Hi + FHni c o s  a Hni = Fei c o s  a ei + Fmi c o s  a mi + F C; - при 

Fm s m a m -  Fmu s i n a Hni =  Fei s i n a ei - F eni s i n a mi; четырехточечном
контакте.

Последние уравнения являются общими для всех случаев контакта. 
Они приводятся к двух- или трехточечному контакту, если одно из усилий 
равно нулю.

В ненагруженной зоне шарик прижимается центробежной силой к на­
ружному кольцу. В этом случае условие равновесия шарика имеет вид:

F m  C 0 S a „i +  F nm  C 0 S a nm  =  F c -

Уравнения (5.20) могут быть приведены к виду: 
f 4 ( х , у ,  Sr,sa) =  F„, c o s a Hi +  F„ni c o s a m, -  Fei c o s a ei -  Feni c o s a mi - F c =  0;  

f 5 ( x , y , S r , S a ) =  F Hi sin a Hi -  F m i  sin a H„, -  F ei sin a e, +

F eni sin o; enj — F c,
Здесь, как и ранее, х и у  - координаты центра шарика в данном сече­

нии.
Приведенная система при заданных значениях смещений S a и ^ р е ­

шается методом Ньютона относительно координат х и у  для каждого ша­
рика. При этом с учетом геометрических соотношений находятся усилия и 
углы контакта шариков.

Условия равновесия внутреннего кольца могут быть записаны в общем
виде:

Z
F a  =  Z f c  S i n a «  ~  F »n , S i n a .m ) '<

>=I (5.21)
z

Fr = Y X F «  C 0 S a «  + F .m  C 0 S a eJ C 0 S <Pi■
i = l

Уравнения (5.21) приводим к виду:
Z

f 6 (У - У ) = Fa -  Z  (У s inael-  Fml sin a eJ  = 0;
i= l

z

f j  ( У .  У  )  =  Fr -  Z  ( У  C0S a «  +  F „m C 0 s a » n ! )  C0S <Pi =  0.
i= l

Решение полученной системы относительно смещений S a и S r выпол­
няется методом Ньютона. При этом производные функций определяются 
численно как отношения приращений функций к приращениям аргументов.
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5.3.3. Определение деформаций и напряжений в контактах

Величины деформаций в контактах шариков с кольцами могут быть 
получены из геометрических соотношений, приведенных на рис. 5.29.

Рис.5.29. Геометрические соотношения в контактах шарика с кольцами

На рисунке показаны соотношения в сечении, проходящем через центр 
данного шарика. При этом:

gi/2 = g / 2 - S r cos ч>, -  ( D,„. (/ -  cos v/„) + D„„ (/ -  cos i//„)) ■ \cos <pt\:

S a, = S a + (  D 0e SiW  e +  A)„ Sm̂J;
Hi = (Re -Д, / 2) cos a Te + (R„- D w/2)cosan -g , /2 .

Кроме того:
АО = Ru -  Dw / 2  + Sm -  hm; A,0 = R„ -  Dw / 2  + Smj -  hmj;

BO = Re -  Dw / 2  + Sej -  hei; B,0 = Re -  Dw / 2  + Senj -  heni. (5.22)
Для определения положения центра шарика примем систему координат 

с центром в точке С , являющейся проекцией точки В - центра желоба базо­
вой стороны внутреннего кольца на линию АА} , проходящую через центры 
желобов наружного кольца. Тогда:

АС = АО sin а н; + ВО sin a ej = Saj +  Х в +  Х и .
Для определения деформаций в контактах задаемся координатами д и 

у  центра шарика.
Находим углы контакта
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a ei = arctg(xj(H, -  >>)); = arctg((2X„ -  x )/(Hi -  >>));
a„, = arctg((X„ + X u + Sai - x)/y); a„ni = arctg((X„ - X „ - S ai + x)/y).

Упругие характеристики контактов определим по рекомендациям ра­
боты [175]. Приведенный модуль упругости в контакте определим по форму­
ле:

E„p = 2 / l { l - e j ) / E ,  + ( l - e ; ) / E 2).

Здесь Е ]}Е 2 - модули упругости, £}, £2 - коэффициенты Пуассона ма­
териалов шариков и колец.

Радиус кривизны шарика Rx = Dw /2 .
Радиусы кривизны желобов колец:
- в сечении, перпендикулярном направлению качения,

R r, I ~  R r,ru ~  R e И R u I ~  R nni ~  R H ’

- в сечении по направлению качения
R „2 i = Do J 2 cosaei- R e ; R„2i = D0J  2cosan, +R„;

R e„ 2 i =  D o J 2 c O S a enl ~  R ,  R „ 2 i  =  D 0 , l 2 c O S a „ i  +  R n '

Приведенные радиусы кривизны в контактах будут равны:
- в сечении, перпендикулярном направлению качения,

R xei =  R xr.ru = R e /  ( 2 R e D u ~  О  И R xm  =  R xuru =  R n /  ( 2 R h D w ~  l )  '

- в сечении по направлению качения
Ryee ~ Dw (Dog / 2 cos ~ Re )/(D06 /cos a 6l — 2Re + Dw), 
Ryeen ~ Dw (Dq6 /2  cos ccenj — Re )/(D0e j  cos ccenj — 2 Re + Dw), 
Rynn = Dw (D0h/ 2 cosa Hi + RH)/(DQh/ cosa Hi + 2 RH- D W)- 
RyHun ~ Dw (D0ll /2  cos ccHnj + RH )/(D0H / c o s  ccHnj + 2RH — Dw).
Вспомогательные коэффициенты:

Yel= l ~ ( l ~  R„  /  У Л н1= 1 - ( 1 -  Rym /  Rxm У ;
Y,m R y , „ i I R x „ i У  и  Ymi = l - ( l - R ymj/ R xmiУ .

Безразмерные коэффициенты для расчета:
- контактных деформаций км  = 1 ,0 4 0 1 -Y ° ’2 , ка,т -  1,0401 ■ У///, 

к ы  =  1,0401  • и  к ^ ,  =  1,0401  • Г « ;
- контактных напряжений k pei = 0 ,2 2 9 5  • Y °’189 5 к рв1 = 0 ,2 2 9 5  • Y °’189 5 

крт = 0,2295 • Y°y189 и * = 0,2295 • Y^ 89;

- размеров больших полуосей площадок контакта 

кат = (l,4664/у°-0945\R xee/R ymf ' n * ,

к =(] 4 664 / Y 0,0945 \ r  /R  )0’318vaeen \  ’ / eni Д xeenj уввп) =>
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(0,318 иктн = (l,4664/f,®’0945 \ r xh „/RyJ

к = (l 4 6 6 4 / у 0,0945 У/? //? )0’318-V/////// \  ’ / nni Д  хини/ ун н п )  =>

- размеров меньших полуосей площадок контакта

= (l,4184/Fj-0945 \ R yee/ R xJ '318 ,
^ 41 Я д /у 9,994'’ У/? //? Y*>318
Лbeen  V ’ /  <>77/ А  ув в п  /  XGGII /  ’

kbH„ = { l A m / Y H°i094Sl R yH„/RxJ - 3l,t ,

к = fl 41 ЯД/у9,994'’ Yd /о  V),318 
^Ьннп  \ 5 °  ■/ 4 uni А у ннп1 хннп/

Характеристики контактов с учетом выше приведенных коэффициен­
тов определяются по формулам:

- контактные деформации -

^ е/ =  k§ei д /  (^ е / /Е п р  У  / R npei ’ ^eni =  ^Seni y j i^ e n i/  ̂ n p f  /  ̂ npeni ’

^H i =  к§ т  д / ( f 7 Hi j  E np У  / R npm  И ^ни/ =  к§нт  д / { K n :  /  ̂ n p  У  / ^ n p n n i  ’

- контактные напряжения -

^  I le i ~  ^pei д /^ e i  i^ np  / '^npei ^  Heni ~  ^peni д /  ̂ eni Ĵ̂ np /  ̂ npeni ’

G Hm =  к PHi ~\j - { E n p / R n J  И <JHfini =  k pmi /  Rnpnni У  ’

- размеры полуосей площадок контакта -
=  к  3 I F  R  / F  <7 =  к  3 I~F R  T Wei aei Д( е/ npei /  и/? ’ eni aeni Д[ ей/ npeni /  и

-7 =  к  3 I F  R  Tf  a  =  к  3 f F  R  1~FHi ani Д/ ni npni /  np ’ ни/ anni Д/ mi npnni /  и

h  =  к  3 I F  R  / F  h  =  к  3 f F  F  / Fе/ йе/ Д[ ei npei /  и/> ’ ей/ йе/ Д[ ей/ npeni /  и/> ’

^Hi ^bni Дj^ni K p n , j  ̂ np   ̂ ^mi ^bmi д / ^nni ^ npnni / ' ̂ np  '

При принятых значениях координат л; и уща рис. 29 найдем:

л о = . ■  ~ х в ~  s a j+ х )2 + у  ,■

ВО = F 2 + (Л, -  F  ;В10  = ^ ( 2 Х е -  х)2 + [Н, -  у ) 2. (5.23)
Из уравнений (5.19) и (5.22) определяются величины:

«5», -  Л„, = 4 ( X e + X H+ S al- x ) 2 + y 2 -  (RH -  Ц , /2);

= F F F ^ F F F F F 3  -  (R:l - D 4, /2 );

«5., -  Лв, = 4 х 2 + ( Н , - у ) 2 -  (R, -  Dw/2);

Sm, ~ К ,  = ^ Х . - х У + ^ - у ) 2 -  (R, -  Dw 12).

пр - 

Jnp
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Из уравнений (5.24) с использованием приведенных выше формул для 
вычисления деформаций, а также формул для расчета толщин смазочных 
слоев определяем усилия в контактах Fej,Fenj,Fhj и Fmj. При этом, если
разность между величиной деформации и толщиной смазочного слоя меньше 
или равна нулю, соответствующее усилие принимается равным нулю.

После определения усилий по приведенным выше формулам опреде­
ляются контактные напряжения и размеры площадок контакта.

Проверку выкатывания шариков на кромку бортика внутреннего коль­
ца можно выполнить по положению площадки контакта, как показано на 
рис. 5.30.

Проверку выкатывания шарика необходимо выполнить для шарика, 
имеющего максимальный угол контакта с кольцом, и для шарика, имеющего 
максимальное усилие в контакте. Для этих условий размеры большей полу­
оси площадки контакта с использованием приведенных ранее коэффициентов 
могут быть определены по формулам:

a , = ka , F rF F I F Pи  a » = k m F rF F P F P -

Рис.5.30. Положение площадки контакта шарика с желобом
внутреннего кольца

Условие отсутствия выкатывания шарика на кромку бортика внутрен­
него кольца имеет вид d 6> da .

При этом диаметр по кромке эллипса площадки контакта можно опре­
делить по формуле

da = А>« -  2(й« cos а  -  авsin а )
Условие отсутствия выкатывания на кромку бортика наружного кольца 

имеет вид Da > D6.
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Здесь D a = D 0H+ 2 ( R H c o s  a - a H s i n  а ) .

В приведенных формулах d 6 и D 6 - диаметры бортиков внутреннего и 
наружного колец соответственно.

5.3.4. Расчет кинематики подшипника

Общепринято, что основными недостатками шарикоподшипников с 
многоточечным контактом являются повышенные потери на трение и тепло­
выделение в контактах вследствие более сложной кинематики шариков. Наи­
более общий метод анализа кинематики подшипников при многоточечном 
контакте с учетом сил трения изложен в работе [242]. Однако, предложенный 
автором метод весьма сложен. Рассмотрим метод расчета кинематики при 
некоторых упрощениях.

Основными допущениями являются:
- при анализе кинематики не учитываются силы трения в контактах;
-отсутствует вращение шариков под действием гироскопического мо­

мента;
- при расчетах скоростей движения не учитываются изменения разме­

ров тел качения за счет деформаций.
При расчетах кинематики подшипника с четырехточечным контактом 

принимаем гипотезу «ведущего» кольца. В случае двух- и четырехточечного 
контактов «ведущим» принимаем наружное кольцо. В случае трехточечного 
контакта «ведущим» принимается кольцо, имеющее две точки контакта с 
шариком.

Распределение угловых скоростей при двухточечном контакте приве­
дено на рис. 5.31. На рисунках принято: (О - угловая скорость вращения
внутреннего кольца; 0)0 - угловая скорость переносного движения центра

шарика (угловая скорость сепаратора); (Ов,(Оц - угловые скорости вращения 

шарика относительно внутреннего и наружного колец соответственно; C0W - 
угловая скорость шарика относительно оси, проходящей через его центр; 
СОвк,СОнк - угловые скорости качения в контактах; С0вв, 0)пв - угловые скоро­
сти верчения в контактах.

В соответствии с гипотезой «ведущего» наружного кольца шарик со­
вершает чистое качение относительно желоба наружного кольца, т.е. 
СОнв = 0 . В этой связи угол (5Н равен углу ОСн , и точка Р  является мгновен­
ным центром вращения шарика, точки Л и В  - точками контакта шарика с 
желобами.
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Рис.5.31. Распределение угловых скоростей при двухточечном контакте

Нарис. 5.31,аимеем: Д , = а„ ; О С  = d m/ 2 \  A D  = d m ( l + у к) /2 ;

BE = d,„(1 -  r . ) /2 -,PD= d,„ (1 + r, );
PC = dm {{1 + y„)/tg0 „ + rjgau)/ (5.25) 

P E  =  d ,„ ( Q  +  Y„ )/tgP„ + 7 Л а„ + 7 jgue )/2 •
Здесь ув = Д ,  c o s a j d , , ,  и y„ = Д ,  c o s a j d , , , .

Тогда получим: /:i„ = a rc tg ( l / ( ( l  + ;/„) tgp„ + y„tga„)); (5.26)

Pe =arctg((l-ye)/((l + yH)/tgP„
Соотношения угловых скоростей найдем из векторных треугольников:

<De = o ) s m p „ / s i n ( p „ - P e );= r a s i n g / s i n  ( /? „ - /? „ ) ;

щ  = (о„sin(/?„ -  р 0 )/sin р 0; mw sin  / sin . ( 5.27)
Из разложения угловых скоростей в точках контакта определим:

®нк ~ ’ ®не ~  0 , совк — сов cos(c£e — Дб), совв — сов sin(c£e — Дб).
Распределение угловых скоростей при трехточечном контакте показано 

на рис. 5.32. При этом основные обозначения те же, что и при двухточечном 
контакте.

Согласно гипотезе «ведущего» кольца при двух точках контакта с на­
ружным кольцом (рис.5.32,а) принимаем Д, = (ссп —а ^ / 2 .  Углы Д , и Рв
определяются по (5.26), угловые скорости (дв,(дн,(д0 и 6)М, - по (5.27).

Из разложения угловых скоростей в контактах получим:
совк ~ cos(ae — Рв), (&вв ~ sin(c£g — Pê )> 

сонк — ®нпк ~ cos((<2 H + )/2), (от — (онт — (он sin((c£H + C£w?)/2).
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Рис.5.32. Распределение угловых скоростей при трехточечном контакте 
а -  два контакта с наружным кольцом; б -  два контакта с внутренним

кольцом

При двух точках контакта с внутренним кольцом (рис.5.32,б) принима­
ем Р в = ( а в - а вп) /2 .  Тогда положение мгновенного центра вращения и 
геометрические соотношения определятся по формулам:

PE = dm(] -r ,) /(2 tg P <,)-, PC = dm( ( l - r , ) / t g P , - r etg a ,) /2 ;
P D  = d m ( i1 ~Г, ) tgP„ ~7, tga,  Y , t g a H

Тогда получим: =  a rc tg ( l / ( ( l  -  v„) tg(i„ -  T . tg a ,)} ,

P« = arctg((l + -  y„)/ tgP JVgae)).
Угловые скорости (De,(DH(D0 и (Dw определяются по (5.27).Угловые 

скорости в контактах определяются по формулам:
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®нк (Он COs(c(H fin}, ®нв SHI(ссн
совк — ®впк ~ ®в cos((ae +  схвп ) /2 ) , совв — совпв — сов siп((ссв + схвп ) /2 ) .

Распределение скоростей при четырехточечном контакте шарика пока­
зано на рис. 5.33. Обозначения основных величин те же, что и в предыдущих 
случаях.

Как отмечено выше, в качестве «ведущего» принято наружное кольцо. 
В этой связи: Д , =  (а„  -  а т) /-  и

P 0 = a r c t g { l / ( ( l  +  y„)/tgP„ + r j g

Рис.5.33. Распределение угловых скоростей при четырехточечном кон­
такте

Принимаем, что мгновенная ось вращения шарика относительно внут­
реннего кольца проходит через точку О / , расположенную в середине отрезка 
B B j , соединяющего точки контакта.

Введем обозначение (Зет = ( а в —ССе11) /2 .  Тогда угловое положение 
мгновенной оси можно определить по формуле:

Р, = arctg((l -  увт )/((l + у„)/ tg )),
Здесь: а„„  =  (а„ -  а вп)/2и увт Ц ,  .

Угловые скорости (дв,(дн,(д0 и 6)М, определяются по (5.27).Угловые 
скорости в контактах с наружным кольцом определяются по формулам:

<°ик =  Ют к  =  '  C 0 s (a „ -  Р ,  ) ;  0 > т =  < °т е =  <°n '  S H a n “  Л , ) '
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Угловую скорость (0в можно разложить на составляющие:

С<М(Л™ -  А ,) и Ю,2 = т , -  S in (p em -  Д ,).
При этом скорости качения и верчения в контактах внутреннего кольца 

определяются по формулам:

= (°,ш  = ® ,1' co s((a e + a .„ )/2 h

<°ве =  = ° > . Г  S in ((a „ +  ) / 2 )  ■

Составляющая скорости 0)в2 приводит к возникновению проскальзы­
вания в контактах шарика с внутренним кольцом. Скорость проскальзывания 
можно определить по приближенной зависимости

К  х  А А з  s in ((ae + a m ) / 2 ) / 2 .

5.3.5. Эластогидродинамический расчет подшипника

Влияние смазки на долговечность подшипников качения отражено в 
ряде работ [200,201,202,210,229,242,245].

Для расчета толщины смазочного слоя с учетом термоэффекта входной 
зоны воспользуемся формулами работы [200] для линейного контакта

1 i o j / ; /  тт \0 ,733 л  0,558 ^ 0 ,0 0 2  0,444 / 0,167 / г / с  о о \h0 = 1 , 8 4 6 ( / г 0 £ / Е )  а ’ Е пр р пр / q  ! k p . (5.28)

Здесь k p -  коэффициент, учитывающий разогрев смазки во входной зо­

не, определяемый по формуле
кр = 1 +

Ч ^ ° ’65 Г  .  ^  « . . .  (5-29)
+

Яг
4 , 9 (Иои Е р ' 4а 0- ™ Е ^ / р ° £ ™

. '0 )
В формулах (5.28) и (5.29) р 0 - динамическая вязкость смазки; а  - пье­

зокоэффициент вязкости смазки; Л0 - коэффициент теплопроводности смазки; 

/3 - коэффициент зависимости вязкости смазки от температуры; U Е - суммар­
ная скорость поверхностей в контакте; V} - максимальная скорость поверхно­
сти в контакте; Е пр -  приведенный модуль упругости; q -  нагрузка на едини­

цу длины линии контакта.
Динамическая вязкость, пьезокоэффициент вязкости и коэффициент те­

плопроводности смазки определяются при температуре масла на входе в зону 
контакта t ( ) : р 0 =  р 0 (t0 ) ;  а  — a  (t 0 ) ;  Л0 =  Л() (t 0 ) .

При расчете эллиптического контакта в формулу (5.28) вводится попра­
вочный коэффициент:

х  = 1 -  0 ,6 1 е х р (-  0 ,7 5 5 (« Х/ « Д 636).
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Здесь R x и R  приведенные радиусы кривизны в сечении, перпендику­

лярном направлению качения, и в сечении по направлению качения соответ­
ственно, определяемые по приведенным ранее формулам.

Суммарная скорость качения в контакте равна: U Е = V 1 + V 2 . Здесь 
и V2 - скорости поверхностей шарика и желоба кольца в окружном направле­
нии.

При двух - и трехточечном контакте без учета возможного проскальзы­
вания сепаратора скорости поверхностей в контактах определятся по форму­
лам

V, = V2 = Dj b k / 2 .
При четырехточечном контакте скорости поверхностей в окружном на­

правлении в контактах с наружным кольцом определяются так же, как и при 
трехточечном контакте. Скорости поверхностей в контактах с внутренним 
кольцом будут равны

V\ — D w (совк + (ов2 s i n ( ( a 6  + ссвп) / 2 )) /2 , - в контакте с базовой

V2 = D w a>eK/  2 , стороной;

Vx -  D wo)eK /  2, - в контакте с противобазовой

v 2 = D w (0)вк ~  (0в2 s in ( (a 6 + а вп )/2))/2 стороной.
Угловые скорости определяются по зависимостям, приведенным ранее.
Нагрузку на единицу длины линии контакта определим в сечении с мак­

симальными контактными напряжениями:
q = 7iGHbH/2.

Здесь (7Н и Ьи - контактное напряжение и размер меньшей полуоси эл­
липса площадки контакта, определяемые как показано ранее.

Если толщина смазочного слоя в УГД - контакте определяется свойст­
вами смазки на входе в зону трения, то касательные напряжения на площад­
ке контакта и, следовательно, силы и коэффициенты трения определяются 
температурой и свойствами смазки в зоне трения. При этом при неполном 
разделении шероховатых поверхностей смазочным слоем силы трения 
определяются как потерями в смазочном слое, так и трением в 
металлических контактах шероховатых тел. Соотношение различных видов 
трения определяется степенью жидкостного трения, вычисляемой по 
формуле

Я  =  0 , 8h0j R al +  R a 2 ,
где R al  и R a2 - средние арифметические отклонения профилей шероховатых 
поверхностей.

Распределение нагрузки между смазочным слоем и металлическим кон­
тактом микронеровностей в УГД контакте рассмотрим с учетом закономерно­
стей взаимодействия микронеровностей шероховатых тел, приведенных в ра­
боте [199].
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Модель смазываемого УГД контакта шероховатых поверхностей рас­
смотрена ранее. Для определения площади фактического контакта микро­
неровностей контакт двух шероховатых поверхностей заменяется контактом 
гладкой и шероховатой поверхностей с приведенными характеристиками 
профиля.

По величине относительного сближения находится относительная пло­
щадь фактического контакта микронеровностей контактирующих поверхно­
стей по формуле

Отсюда можно найти среднее значение давления р к по [199] при отно­
сительном сближении

Нагрузку на единицу длины линии контакта, воспринимаемую контак­
том микронеровностей металлических поверхностей, определим по формуле

Тогда толщину смазочного слоя можно определить по приведенной ра­
нее формуле, принимая в качестве нагрузки величину q CM.

Решение системы уравнений производится методом последовательных 
приближений, принимая в качестве начального приближения q кЛ) = 0.

При определении вязкости смазки необходимо учитывать повышение 
температуры в зоне контакта не только от потерь на трение в слое смазки, но 
и от трения в местах металлического контакта вершин микронеровностей.

Тепловыделение во всех контактах шариков с желобами колец 
определяется потерями на трение качения и трение верчения. Кроме того при 
четырехточечном контакте возникают дополнительно потери при скольжении 
в контактах шарика с желобом внутреннего кольца.

Мощность тепловыделения от потерь на трение качения в контактах 
определим с использованием экспериментальных значений коэффициентов 
трения: QK = f KFnCOK. Здесь f K - коэффициент трения качения [199], Fn -

нормальное усилие в контакте шарика с кольцом (т.е. Fe,F en,F H или Fun).
Значение силы трения при скольжении в контактах металлических 

поверхностей определим по общепринятой зависимости : F jK — f F nq K /  q .

Коэффициент трения скольжения в металлических контактах можно 
определить по ранее приведенной формуле.

Мощность тепловыделения при скольжении определим по формуле:

max 8 v + 0 , 5 (5.31)

Чк = 2 р А  •
Общая нагрузка на единицу длины линии контакта будет суммой:

Ч  =  Ч к  +  Ч е м  ■ (5.32)

Qc*K=fFnVS < lj4 - (5.33)
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При этом в контактах с наружным кольцом во всех случаях, а в 
контактах с внутренним кольцом при двух- и трехточечном контакте, Vs = 0.
При четырехточечном контакте в контактах шарика с внутренним кольцом 
имеем:

К  х  А А з  s in ((ae + a m ) / 2 ) / 2.
Для определения потерь на трение верчения в контактах примем, что 

элементарное значение момента трения на площадке контакта определяется 
выражением:

dT/к = /р кл1{х2 + y 2)dxdy.
Распределение давления по площадке контакта имеет вид:

Рк = Р о ф - ( х/ ан У  ~(у /ЬнУ ,
где а н , Ьи - размеры полуосей эллиптической площадки контакта; р 0 -
давление в центре площадки контакта.

Давление в центре площадки контакта определяется формулой:
P o = 3FA ‘l J ‘l)l(2x - a HbH).

Полное значение момента трения верчения получим интегрированием 
по площадке контакта:

T fK = fPo я  V C  -  У2 У1 -  (х/ ан У -  (у/Ь„ У \lxdy.
S

Приведенный интеграл приводится к полному эллиптическому 
интегралу 2-го рода и вычисляется численными методами. Используя 
сходящийся ряд [246] с учетом выражения для р 0, получим:

т(к = Зя ■ JF„aH(я*/я)-S / ( l6 ( l  + (aH - b H)/(ан + Ь„ ) ) ) .

Здесь S  - значение ряда, вычисляемого по формуле:
2 4 т2 6 т2 о2 8 т2 о2  с 2^ _ j ^ m •1 ^ m •1 о  ^ m •1 о  о  

22 22 -42 22 -42 -62 2 2 -42 -62 -82
ГД6 111 — (рн ) / (й !я  “Ь b I! ^ ,

Мощность тепловыделения при верчении определим по формуле:

<5-34>
Здесь под СОв понимаем скорости верчения в контактах (Овв, 0)ввп, 0)вп и 

соответственно.о НН
Потери на трение в смазочном слое определяются сопротивлением 

сдвигу смазки при скольжении и верчении в контактах. Силу и момент тре­
ния в эластогидродинамическом смазочном слое эллиптического контакта 
определим по формулам работы [247]. При этом введем предельное по «за­
твердеванию» смазки давление в зоне контакта, определяемое по рекоменда­
циям работы [248].
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Силу трения скольжения в контакте шарика с внутренним кольцом оп­
ределим по формуле:

F f a i , = * - a HbHVon f VJ hO- 
Момент трения верчения в эллиптическом контакте определим по 

формуле:

Т  fcM =  л { а Н ЪН  +  а Н ^ н ) м 0 Пт 0 )  в / К  ■

Здесь rij- - пьезокоэффициент трения скольжения; пт - пьезокоэффи­

циент трения верчения, определяемые по зависимостям:

И /  =  {{ар,,, -  ] )ехр{арт) + Д / (ар,„ f , 

пт = V ехР(аР„,) + 1 - 6 ехр(арт)/(ар„,) + б(ехр(арт ) - / )  (<//>„)2) /{арт)2

При этом р т = а н  при а н <р„  и р , „ = р а при <гн > ра.
Здесь р а - давление «затвердевания» смазки, определяемое по эмпири-

1 518ческой зависимости на основе данных работы [248]: р а = 7 ,9 1 4  • tM
Мощность тепловыделения от потерь на трение в смазочном слое оп­

ределится по формулам:
0сксм=Р& УА1-Як1я) - при скольжении; (5.35)

Q e c M  ТРмСОв Q - q J q )  - при верчении. (5.36)
Общая величина мощности тепловыделения в контакте определится 

суммированием: Q mp = Q K +  Q CKK +  Q eK +  Q CKCM +  Q ecM. (5.37)

Интенсивность тепловыделения, отнесенную к единице поверхности, 
определим отношением: I mp = Qmpl ( n  • aHbH ). (5.38)

Приращение температуры в зоне трения определим по формуле Блока
[249]:

A t = 1 ,66  • 1тр^ / { { ^  + ^ Л ку кск )• (5-39)

Здесь Як - коэффициент теплопроводности, ук - плотность, ск - удель­
ная теплоемкость материала подшипникового кольца. Скорости V} и V2 по­
верхностей определяются как показано ранее.

Среднюю температуру смазки определим суммированием:
t „ = t 0 +(2/3)At.  (5.40)

Система уравнений (5.28)...(5.40) решается последовательными при­
ближениями. Задаваясь температурой смазки tM, находим интенсивность те­

пловыделения /  и приращение температуры A t . Затем вычисляется уточ­

ненное значение температуры смазки. При расхождении между принятым и
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уточненным значениями температуры tM вводится поправка и расчет повто­
ряется.

5.3.6. Расчет долговечности подшипника

Зная распределение нагрузки F e i ,  F e n i ,  FHi и Fum, углы контакта CCej 

GCeni, Ctul и Ctum, напряжения в контактах crei, <7enj, crHi и o Hni, а также раз­

меры полуосей эллипсов контакта ae i , am i, aHi и ami, долговечности каж­
дой половины желобов колец находятся по уравнению контактной выносли­
вости:

N w = 1° 7 & I&E. У •' У , , п = 10? ) Р •'

N m = 11)7 C ft, 1 ° Е н  У : N „m = 10? Сб„ 1 ° Е т  У ■ (5.41)

Цв \  0 6  I F 6  /  ’ Ц вп

\ 9 . n  1  п.7 (  / \0
ЦН ~  ~  V ”  Он  /  ”  tLH /  ’  ц н п

Здесь: сгбв,(7бн - базовые контактные напряжения, соответствующие

1 0 7 циклов перемены контактных напряжений для внутреннего и наружного 
колец; сгЕв, <JEen ’ ^Ен > ®Енп ~ значения эквивалентных контактных напряже­
ний для соответствующих полуколец.

Для вращающегося внутреннего кольца эквивалентные напряжения оп­
ределяются на основе теории линейного суммирования повреждений:

°Й , = У - ' Ё ( а'х,1/ Ф./) и <гЕт = ? - £ ( o - i „ l /</>,„,), (5.42)
V z i=i V z i=i

где сг . и <Jл расчетные напряжения в контакте данного шарика с же-
лобом в плоскости, проходящей через центр площадки контакта максимально
нагруженного шарика, как показано на рис. 5.34, (j)ei и фвп1 - коэффициенты,
учитывающие влияние смазки на контактную выносливость.

При эллиптическом законе распределения напряжений на площадке

КОНТаКТа. ^  xei ~ ^  ei л[^ (pei / ' ̂ ei )  И ®  xeni ~ ® eni л[^ (f'eni I  ®eni )  •

Смещения точек контакта данного шарика с учетом углов контакта и 
перекосов колец определяются зависимостями:

61
Re sin р в -  х ,

c o s  Р в
И св т

К  Sin Рт ~  Х, 
C 0 S  Реп
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Cj+t

Рис.5.34. Смещения площадок контакта шариков

Здесь Р в,Р вп и х 0в, х 0вп величины, определяемые по формулам:

Р. = a ei +  ¥ . cos О, , Р а т1 +  у/е
*о« = Ro sin(a e„, +¥оcosem), х  +  y/e

где CLem, ОСвпт и 6вт -  углы контакта с желобом и угловая координата мак­

симально нагруженного шарика.
При суммировании в формуле (5.42) учитываются напряжения, превы­

шающие предел контактной выносливости материала кольца: (7xej>crН  Пт И

Коэффициенты, учитывающие влияние смазки на контактную вынос-
BI

7

ливость можно определить по эмпирической зависимости:
Г 7  Л

7ф = 3,3 х ( (
ехр(4  • (Я -  7 ,/))  + 7

Для неподвижного наружного кольца эквивалентные напряжения на­
ходим по зависимостям:

° Е н  =  10 /  Ф т )  И  а 1.«« =  "
Z

1= 1

1 2

Z

10
mii Ф т , ) (5.43)

1= 1

При суммировании по формуле (5.43) также учитываются только на­
пряжения, превышающие предел контактной выносливости: <т -><тН  Пт И

Зная число циклов нагружения до разрушения, долговечность соответ­
ствующих половин колец определяем по известным зависимостям:
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N  N  Nj    це j    цеп j    цп
/  \ -I " / \ *1 » ̂  //111

60z(n-n0) ’ 7en 60z(n-n0) ’ m 60z(n-n0)

N..j    z/нл
hnn 60z(n-n0)

В связи с отсутствием более строгого решения частота вращения сепа­
ратора п0 принимается равной частоте вращения центра шарика, имеющего
максимальную нагрузку в контакте с внутренним кольцом.

Используя известные соотношения, долговечность подшипника в це­
лом определяется по формуле

Т _  ( т - Ш  , T - U 1  , т-1.11 г - 1 , п  У».*
И -  \ 4 w  ^  Ивп ^  Ия ^  Ч т п  )

Для стороны желоба, не имеющей контакта с шариками, соответст-
т 1,11вующее отношение L hj  принимается равным нулю.

5.3.7. Анализ результатов расчета

Исследования влияния различных эксплуатационных факторов на дол­
говечность были выполнены на примере шарикоподшипника 1126934 с 
трехточечным контактом, внутренняя геометрия которого показана на 
рис.5.35.

У У*AJti

Рис.5.35. Схема шарикоподшипника с трехточечным контактом
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Подшипник 1126934 имеет сочетание размеров внутренней геометрии: 
Dw = 19,124 мм, R = i? = 9,81 мм, хв = 0,155 мм.W  “  “ б  “  в  “

Радиальный зазор в свободном состоянии = 0,150 мм, посадочный 

натяг при сборке Н 0 = 0,040 мм.
При расчетах распределения нагрузки учитывалось центробежное рас­

ширение вращающихся вала и внутреннего кольца по [231].
На основе известных литературных данных с учетом высокого качества 

стали исследуемого подшипника базовое напряжение в расчетах принято 
равным сгб = 3600 мПа.

& г
S

6.9

1 3  5  7  9  11 13 15

Номер ш т ок о

Рис.5.36. Распределение нагрузки между шариками подшипника 1126934
г

при перекосе у/н = —8

На рис. 5.36, 5.37 и 5.38 приведены результаты расчета распределения 
нагрузки между шариками подшипника 1126934 при частоте вращения п = 
9850 мин'1, радиальной нагрузке Fr = 6,5 кН и осевой Fa = 25,27 кН.

На рис.5.36 и 5.38 часть кривой распределения FHi показана штриховой
линией в связи с тем, что при перекосах контакт соответствующих шариков с 
желобом наружного кольца осуществляется по нерабочей (противобазовой) 
стороне желоба.
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Рис.5.37. Распределение нагрузки между шариками в подшипнике 
1126934 при перекосе у/н = О'
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Рис.5.38. Распределение нагрузки между шариками подшипника 1126934
г

при перекосе ц/н = 8
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Рис 5.39. Зависимость долговечности L от частоты
вращения:

1 - Fa = 8044 Н; 2 - Fa = 981 Н; 3 - Fa = 33384 Н;

На рис.5.39 приведены результаты расчета долговечности указанного под­
шипника при Fr = 6 3 7 6 Н в  зависимости от частоты вращения при трех зна­
чениях осевой нагрузки. Результат расчета долговечности в миллионах 
оборотов вращающегося кольца, показывают снижение долговечности с рос­
том частоты вращения, в то время как по стандартной методике [205] на этом 
рисунке должны быть горизонтальные линии, указанные штриховыми. Ре­
зультаты, близкие к стандартной методике, дает расчет лишь при большой 
осевой нагрузке. При малых осевых нагрузках наблюдается существенное 
различие долговечностей по изложенной и стандартной методикам, объяс­
няемые а первую очередь влиянием центробежных сил шариков.

На рис.5.39 необычным является более высокая долговечность при 
Fa= 8044 Н по сравнению с долговечностью при Fa = 981 Н. В этой связи

было исследовано влияние осевой нагрузки.
На рис.5.41 приведены результаты соответствующих расчетов при че­

тырех значениях частоты вращения подшипника 1126934 без перекоса 
(сплошными линиями) и с перекосом наружного кольца по направлению 
действующей на него осевой силы у/„ = 2' (штриховыми линиями).
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ОсрдиЯ Hil2pU3Kil Fr / кН
Рис.5.40. Зависимость долговечности Lj, от осевой нагрузки 

1. п = 1000 мин'1 2 ,п  = 9000 мин-1;3. п = 9660 мин'1; 4 . п = 9850 мин'1;

Видно при всех условиях, что с ростом осевой нагрузки при постоян­
ной радиальной Fr = 6376 Н долговечность подшипника вначале увеличива­
ется, затем после достижения некоторого максимума уменьшается. Это явле­
ние резко проявляется при невысокой частоте вращения. При высоких часто­
тах оно сглаживается вследствие влияния перечисленных выше факторов -  
центробежные силы шариков, расширение быстровращающихся деталей.

На снижение долговечности подшипника при уменьшении осевой силы 
ниже некоторой величины обращал внимание еще А. Пальмгрен. Однако в 
стандартной методике это не нашло должного отражения и осевую нагрузку 
ниже некоторой величины рекомендуется просто не учитывать. Эта рекомен­
дация является неверной. Для подшипников ГТД, работающих определенное 
время при малых осевых силах, эти режимы могут оказаться наиболее опас­
ными.

При перекосе наружного кольца в целом наблюдаются те же законо­
мерности, что и без перекоса. Резкий выпад долговечности в районе осевых 
сил Fa « 2 кН и частоте вращения п = 9850 мин'1 связан с переходом в этой
области контакта части шариков с противобазовой стороны (при малых на­
грузках) на базовую (при больших).
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Подшипник 1126934 в изделии работает на переменном режиме, вклю­
чающем при постоянной радиальной нагрузке 20 комбинаций осевой нагруз­
ки и частоты вращения различной продолжительности действия. В этом слу­
чае при расчете на ЭВМ долговечность подшипника может быть определена 
на основе теории линейного суммирования повреждений:

Здесь к  -  число режимов (для подшипника 1126934 имеем к  = 20); 
L hj - долговечность подшипника на данном режиме.

В результате расчета по приведенной методике эквивалентная долговеч­
ность подшипника с указанными выше геометрическими параметрами полу­
чена равной L hE = 2249 часов.

В [205] при работе на переменных нагрузках долговечность рекоменду­
ется определять при эквивалентной нагрузке. Расчетом по [205] получены 
значения эквивалентной осевой нагрузки для подшипника 1126934:

По результатам расчета на ЭВМ получили следующие значения эквива­
лентной осевой нагрузки:

Видно существенное расхождение в значениях эквивалентной нагруз­
ки, т.к. стандартная методика [205] не учитывает влияния центробежных сил 
шариков, снижения долговечности при малых осевых силах и центробежного 
расширения колец при высоких скоростях вращения.

На рис.5.41 приведены результаты расчета долговечности подшипника 
1126934 в зависимости от перекоса колец при п  = 9850 мин" и нагрузках 
Fr = 6,5 кН и Fa =  25,27 кН. При этом рассмотрены два сочетания размеров

внутренней геометрии подшипника и радиального зазора в пределах допуска 
на изготовление. При отсутствии или малых величинах перекосов видно су­
щественное влияние внутренней геометрии на долговечность. При больших 
значениях перекосов различие в долговечности для указанных сочетаний 
геометрических параметров невелико.

LhE ~  ^
т

FaE = 17629 Н при п  = 9000 мин"1; 

FaE = 17218 Н при п  = 9660 мин"1; 

FaE = 17106 Н при п  = 9850 мин"1.

FaE = 23350 Н при п =  9000 мин"1; 

FaE = 21400 Н при п  = 9660 мин"1; 

FaE = 20650 Н при п  = 9850 мин"1.
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Рис.5.41. Зависимость долговечности Lj, от перекоса наружного кольца.
1. R„, Rs, go ~ min, Dw, X b -  max; 2. Rlh Rs, go -  max, Dw, X b - min

Следует отметить, что перекос наружного кольца по направлению дей­
ствия на него осевой силы до 2-х минут может даже повысить долговечность 
вследствие более благоприятного распределения нагрузки между шариками. 
Дальнейшее увеличение перекоса или перекос в противоположную сторону 
снижает долговечность подшипника.
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