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АННОТАЦИЯ 
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состояния подшипника ротора турбокомпрессора с 

использованием методов вычислительной 

гидродинамики. – Челябинск: ЮУрГУ, АТ;  2019, 101 

с., 46 иллюстраций. Библиографический список – 

51наим., 19 слайдов презентации. 

 

Данная работа посвящена исследованию влияния теплового состояния 

радиального подшипника ротора турбокомпрессора на его гидромеханические 

характеристики. 

В работе рассмотрена актуальность использования турбокомпрессора, 

достоинства его использования и конструкция агрегата в целом. Особое внимание 

уделено влиянию радиального подшипника скольжения ротора на работу 

турбокомпрессора. 

 Для моделирования распределения гидродинамических давлений и 

температур в смазочном слое трибосопряжений использовался метод конечных 

объемов. Также применялась разработанная программа ЭВМ для расчета 

динамики гибкого ротора с учетом параметров смазочного слоя. 

В работе представлены результаты параметрических исследований 

радиального подшипника ротора турбокомпрессора. 

По результатам исследований сделаны выводы о влиянии теплового 

состояния подшипника скольжения на его гидромеханические характеристики. 
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 ВВЕДЕНИЕ 

 

В наше время, самым массовым  источником энергии является двигатель 

внутреннего сгорания.  Область машиностроения, занимающаяся производством 

двигателей, характеризуется тенденцией выпуска высокофорсированных 

двигателей. При этом встает вопрос о качестве изделия. Инженерам приходится 

решать комплекс проблем: надежности, потребительских свойств, 

эксплуатационных свойств и экологических показателей двигателя. 

Самым популярным способом форсирования двигателя остается 

применения турбокомпрессора (ТК). Но введение турбонаддува приводит к 

увеличению давления и температуры газов в цилиндрах. При этом возрастает 

количество теплоты, которое отводится от деталей поршневой группы в  

масляную систему  и систему охлаждения, что приводит к увеличению тепловой 

нагруженности. 

Неисправность турбокомпрессора в свою очередь ведет к отказу двигателя. 

Поэтому система наддува оказывает влияние  на показатели надежности силовой 

установки. В свою очередь, надежность ТК определяют узлы трибосопряжения, 

которые должны обеспечивать работу турбокомпрессора при высоких частотах 

вращения. 

Чтобы выполнять свою функцию подшипники скольжения должны иметь 

высокие показатели теплостойкости, изностойкости и пределами выносливости 

материала подшипников. Условия работы гидродинамических опор скольжения  

определяются скоростными и нагрузочными режимами эксплуацтации ТК, 

толщиной смазочного слоя между поверхностями трения, температурой и 

давлением в смазочном слое, расходом смазки и коэффициентом трения.  

Тепловое состояние узла подшипников ТК определяются частотой 

вращения ротора, температурой смазочного материала на входе в подшипники, 

массового расхода этого материала  и от температур газов перед колесом 

турбины. Высокое значение температуры газов характеризует наличие двух 

потоков тепла в узле подшипников. Один из потоков идет по деталям корпуса, а 
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второй через колесо турбины по ротору. В итоге, смазочный материал не только 

должен выполнять основную функцию(смазывания поверхностей трения), но и 

отвод тепла. 

С учетом вышесказанного, можно сделать вывод, что тепловое состояние 

подшипника скольжения определяет не только работу турбокомпрессора, но и 

работу двигателя в целом. Именно поэтому, целью данной работы является: 

используя метод конечных объемов исследовать теплового состояния смазочного 

слоя опоры скольжения ротора турбокомпрессора  и оценить влияние тепловой 

нагруженности подшипника на его гидромеханические характеристики.   
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1 ОПИСАНИЕ ПРОБЛЕМЫ И ПОСТАНОВКА ЗАДАЧ 

 

1.1 Обзор конструкции турбокомпрессора 

 

Турбокомпрессоры– основной агрегат газотурбинного двигателя, 

газогенератора, турбореактивного двигателя. Турбокомпрессоры, являющиеся 

основой энергетики, авиации, холодильной техники, химических и 

нефтехимических производств, в настоящее время считаются вторым по 

количеству, после электродвигателей, видом технических средств, применяемых 

человечеством.  

Использование ТК является  одним из перспективных и 

глобализированных способов форсирования двигателей внутреннего сгорания 

(ДВС). Как известно, двигатель предназначен для сжигания топливно-воздушной 

смеси для производства механической энергии. Эта механическая энергия затем 

используется для перемещения поршней вверх и вниз, создающих вращательное 

движение для вращения колес транспортного средства. Чем больше механическая 

энергия, тем большую мощность может развить двигатель. Существенная разница 

между двигателем с турбонаддувом и обычным безнаддувным бензиновым 

двигателем состоит в том, что воздух, поступающий в двигатель, сжимается до 

впрыска топлива. Именно поэтому турбокомпрессор играет важнейшую роль для 

выходной мощности и КПД двигателя. Турбокомпрессор должен сжимать больше 

воздуха, поступающего в цилиндр двигателя. При сжатии воздуха сокращается 

расстояние между молекулами кислорода. Увеличение поступления воздуха 

позволяет увеличить объем топлива по сравнению с безнаддувным бензиновым 

двигателем того же объема. Это позволяет увеличить механическую энергию и 

повысить общую эффективность процесса сгорания. Таким образом, двигатель с 

турбонаддувом может иметь меньший объем, что сделает двигатель более 

компактным, снизит его массу и повысит топливную экономичность в целом, а 

также сократит количество выбросов. Ресурс эксплуатации ДВС с наддувом 
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превышает моторесурс безнаддувного двигателя. Это связано с 

нижеперечисленными факторами: 

 Снижается период задержки воспламенения в двигателе, из-за того 

что впрыск топлива происходит в среду с повышенной температурой, сгорание 

становится более мягким и плавном, исчезают характерные для дизельных 

двигателей ударные нагрузки; 

 Наличие повышенного коэффициента избытка воздуха позволяет 

значительно лучше выполнять функцию охлаждения камеры сгорания. 

Остаточные выхлопные газы имеют пониженную температуру, и не нагружают в 

избыточном количестве тепловыми нагрузками выпускной клапан. Благодаря 

наддуву среднее эффективное давление повышается, но максимальное  давление 

не возрастает в такой же степени, соответственно не усиливаются нагрузки на 

подшипники и другие детали; 

 Использование выхлопных газов в турбине снижает их температура, 

уменьшая термическую нагрузку на выхлопных коллекторах, улучшаются 

условия работы каталитического нейтрализатора. 

Благодаря повышению температуры и давления заряда в цилиндре 

двигателя с турбонаддувом применять более дешевые сорта топлива с низким 

цетановым или октановым числом, повышенной вязкостью и т.д. 

Основным недостатком механического наддува является потеря мощности, 

так как работа необходимая для привода компрессора, забирается с коленчатого 

вала [2].  

Хотя турбонаддув представляет собой относительно простую концепцию, 

турбокомпрессор имеет критически важное значение для работы двигателя. У 

ряда компаний доля двигателей с наддувом в объеме производства достигает 

50…100% [3]. 

Конструкция турбокомпрессора представляет собой  корпус и рабочие 

колеса. Колесо компрессора, вращаясь, с помощью лопаток засасывает воздух 

через входной патрубок,  который расположен в средней части корпуса 

компрессора.  Воздух, проходя через каналы между лопаток, ускоряется, 
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благодаря центробежным и аэродинамическим силам. За колесом воздух 

проходит через диффузор и через улитку корпуса компрессора, где постепенно 

тормозится. Это  ведет к увеличению давления, и достижению максимального 

значения на выходе из улитки. Геометрические размеры конструкционных 

элементов компрессора выбираются исходя из сложных газодинамических 

расчётов для достижения необходимых параметров наддува. Колесо и корпус 

компрессора отливаются в основном из алюминиевых сплавов. 

Как известно, безотказная работа машин и механизмов зависит от 

конструкции опорных узлов. Одними из важнейших элементов, определяющих 

работу турбокомпрессора (ТКР), являются гидродинамические подшипники 

скольжения, воспринимающие радиальные нагрузки, и упорные подшипники, 

воспринимающие осевые нагрузки. Конструкция ТКР показана на рисунке 1.1,  

Для снижения  вибраций малоразмерных роторных машин и, в частности, 

турбокомпрессорных систем наддува ДВС широкое распространение получи 

конструкции подшипников ротора с плавающей вращающейся (ПВ) 2 или 

невращающейся (ПН) моновтулкой 3 (рисунок 1.2) [11,18,47,48]. 
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Рисунок 1.1 – Конструкция ТКР: 

1 – корпус компрессора; 2 – колесо компрессора; 3 – ротор; 4 – корпус турбины; 5 

– колесо турбины; 6 – радиальный подшипник. 

 

Узел подшипника турбоагрегата состоит из жесткого корпуса, несущей 

(грузоподъемной) опоры скольжения и крышки. Внутренняя полость корпуса 

часто называется картером. Одна из частей корпусов подшипников 

устанавливается на фундаментальных рамах, другая – непосредственно 

вваривается в цилиндры турбины и составляет с ними единое целое. Внутри 

корпусов подшипников, а также на их крышках нередкостью является установка 

узлов гидроавтоматики, различных датчиков, противооаварийных бачков, 

валоповоротных устройств.  

В современных турбоагрегатах применяются преимущественно 

«втулочные» радиальные подшипники с неподвижной несущей поверхностью, 

реже – сегментные с опорной поверхностью, свободдно устанавливающейся 

относительно сопряженной шейки вала. 

6  
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Рисунок 1.2 – Конструкция ротора на подшипниках с пакетом плавающих 

втулок: 

 1 –  компрессорное колесо; 2 – плавающая вращающаяся втулка; 3 – 

плавающая невращающаяся моновтулка; 4 – дистанционная втулка; 5 – ротор; 6 – 

средний корпус турбокомпрессора; 7 – турбинное колесо; 8,9,12 – отверстия для 

подачи смазки; 10,14 – сегментная, кольцевая канавки; 11,15,16 – смазочные слои; 

13 – штифт 
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Главным функциональным элементом (опорой скольжения) во втулочных 

подшипниках является заменяемая деталь –  вкладыш, представляющий собою в 

простейшем виде толстостенную втулку, полностью охватывающую шейку вала 

(шип). Вкладыши с подшипников изготовляют из чугуна или стали с 

последующей заливкой баббитом, свинцовой бронзой и т. п. 

Для удобства монтажа вкладыщ выполняется разъемным в горизонтальной 

плоскости; нижняя и верхняя части составного вкладыша по ГОСТ 18282 

называется соответственно верхним и нижним полувкладышами [16]. 

В современном машиностроении применение подшипников скольжения 

ограниченно. У подшипников скольжения наблюдаются следующие достоинства: 

 сохранение работоспособности при высоких угловых скоростях валов; 

 при больших скоростях вращения - при необходимости точного 

центрирования осей; 

 выдерживание больших радиальных нагрузок; 

 возможность изготовления разъемной конструкции, что допускает их 

применение для коленчатых валов; 

 небольшие габариты в радиальном направлении, что позволяет 

применять в машинах очень малых и очень больших габаритах; 

 сохранение работоспособности в особых условиях (в химически 

агрессивных средах, воде, при значительном загрязнении); 

 бесшумность работы; 

 виброустойчивость; 

 простота изготовления и ремонта. 
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Недостатки подшипников скольжения следующие: 

 Большая величина изнашивания вкладышей и цапф валов из-за 

трения; 

 необходимость постоянного ухода и большой расход дорогих 

смазочных материалов, необходимость его очистки и охлаждения; 

 значительные потери на трение в период пуска и при несовершенной 

смазке. 

 значительные габариты в осевом направлении (длина вкладышей 

может достигать три диаметра цапфы вала). 

 

1.2 Критерии оценки работоспособности гидродинамических опор 

скольжения ротора турбокомпрессора 

 

Подшипники скольжения чаще всего выходят из строя вследствие 

абразивного или адгезионного изнашивания  (рисунок 1.3 и 1.4). Абразивное 

изнашивание возникает при попадании абразивных частиц со смазочным 

материалом и неизбежной граничной смазке при пуске и остановке машины. 

Адгезионное изнашивание (заедание) наблюдается при перегреве 

подшипника. При установившемся режиме работы температура подшипника не 

должна превышать допустимую величину для материала вкладыша и сорта 

смазочного материала. При повышение температуры вкладыш расширяется, а 

вязкость масла снижается. Это приводит к локальному разрыву масляной пленка, 

и соответственно к возникновению зоны металлического контакта между 

вкладышем цапфой, где под действием молекулярных сил образуются мостики 

микросварки, приводящие к глубинному вырыванию материала. В результате 

этого процесса, вкладыши расплавляются или полностью захватываются 

разогретой цапфой и проворачиваются в корпусе.  
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Рисунок 1.3 – Повреждение несущей поверхности вследствие абразивного износа 

 

 

Рисунок 1.4 – Результат адгезионного изнашивания 

 

В доказательство вышесказанному, приводится статистика основных 

причин отказа подшипников скольжения [28, 45], позволяющая  установить, что 

наибольшее количество поломок в ТКР происходит по причине абразивного и 

адгезионного износа подшипников. Статистика представлена на рисунке 1. 5.  
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Рисунок 1.5 – Причины отказов подшипников скольжения, выявленные в 

эксплуатации 

Другой, наиболее вероятной причиной преждевременного выхода ТКР из 

строя является увеличение температуры, из-за чего смазка  теряет свою 

эффективность, нарушается работа уплотнений, возрастает объем утечки масла. 

Также, во время работы ТКР на повышенных оборотах нагрузки, 

действующие на трибосопряжения в осевом и радиальном направлениях, 

возрастают. Это в свою очередь приводит к повышенной тепловой нагруженности 

трибосопряжений. Положение ротора в пространстве подшипников зависит от 

перепада температур на турбинном и компрессорном колесах. Перегрев 

трибосопряжений приводит к увеличению амплитуды колебаний частей ротора. 

Вследствие этого процесса лопатки колес задевают корпус ТКР, что ведет к их 

разрушению и поломке вала ротора [9,47]. На рис. 1.6-1.7 представлены 

повреждения вала ротора при перегреве. 
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Рисунок 1.6 – Задир ротора при перегреве 

 

 

 

Рисунок 1.7 – Повреждение вала ротора вследствие перегрева 

 

Из вышесказанного, можно сделать вывод, что ресурс ТКР определяется 

долговечностью подшипникового узла, который должен обеспечить 

работоспособность в условиях повышенных температур и расширенном 

диапазоне частот вращения ротора. 
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1.3 Конструкция радиальных узлов трения 

 

Как уже было сказано выше, радиальные  подшипники скольжения 

(рисунок 1.8)  предназначены для восприятия радиальной нагрузки. В таких 

подшипниках поверхности цапфы вала (или оси) и подшипника находятся в 

условиях относительного скольжения. При этом возникает трение, которое 

приводит к изнашиванию пары вал (ось) — подшипник. 

 

 

 

Рисунок 1.8 – Принципиальная схема опоры с подшипником скольжения 

 

Подшипник скольжения должны удовлетворять следующим 

эксплуатационным требованиям: 

 Потери на трение и износ подшипника и вала должны быть минимальными. 

Это обеспечивается конструкцией узлов трения и применяемых материалов  

 Должны удовлетворять требованиям прочности и надежности; 

 Размеры их трущихся поверхностей  должны быть достаточными 

для  восприятия действующего на них  давления; 
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 Сборочные операции, установка и обслуживание должно быть максимально 

упрощены.  

Принцип работы подшипника скольжения заключается в следующем. При 

вращении вал увлекает за собой смазочный материал в зазор между цапфой и 

вкладышем, создавая гидродинамическую опорную силу, из-за чего при 

увеличение скорости вращения ротора цапфа всплывает (рисунок 1.8). 

 

 

 

Рисунок 1.9 – Положение цапфы в подшипнике:  

а) в состоянии покоя; б)  при вращении 

 

В период пуска, когда скорость скольжения мала, большая часть 

поверхности трения разделена тонкой масляной пленкой. При увеличении 

скорости цапфа всплывает и толщина смазывающего слоя увеличивается, но 

отдельные выступы трущихся поверхностей остаются не разделенными 

смазочным материалом. Смазка в этом случае будет полужидкостная. 

При дальнейшем возрастании угловой скорости и соблюдении 

определенных условий (см. ниже) появляется сплошной устойчивый слой масла, 

полностью разделяющий шероховатости поверхностей трения. Возникает 

жидкостная смазка, при которой изнашивание и заедание отсутствуют [15]. 

а) б) 
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Конструкции подшипников скольжению имеют широкое разнообразие 

исполнения. Во многом они зависят от конструктивного состояния самой 

машины, в которой находится подшипник. Существует большое количество 

конструктивных типов подшипников скольжения: самоустанавливающиеся, 

сегментные, самосмазывающиеся и т.д. Подшипники скольжения могут быть 

разъемными и неразъемными. 

Неразъемные подшипники могут быть выполнены как единое целое со 

станиной (рисунок 1.9), так и в виде втулки, установленной в корпус  подшипника 

(рисунок 1.10). В первом случае станину 1, а во втором – втулку 1 следует 

изготавливать из материалов, имеющих превосходные антифрикционные 

свойства (например: антифрикционного чугуна, оловянной бронзы, латуни, 

баббитов и т.д). 

 

  

Рисунок 1.10 – Неразъемный подшипник скольжения: 1 – станина 

 

 

Рисунок 1.11 – Неразъемный подшипник скольжения: 1 – втулка; 2 – корпус 

 

Разъемный подшипник (рисунок 1.12) отличается от неразъемного 

исполнения тем, что втулка заменена вкладышами 2 и 3. При этом корпус 
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подшипника разъемный и состоит из  корпуса 7 и крышки 4, соединенных 

болтами или шпильками 5. Вкладыш изготавливают из антифрикционных 

материалов или двух металлов ( вкладыш из стали, а рабочую часть толщиной 1-3 

мм заливают баббитом или свинцовой бронзой). Во внутренней полости 

вкладышей делают канавку 1 (рисунок 1.13) , где через отверстие 2 подводится 

смазочный слой. 

 

 

Рисунок 1.12 –  Конструкция разъемного подшипника скольжения:  

1 – станина; 2,3 – вкладыши; 4 – крышка; 5 – болт. 

 

 

Рисунок 1.13 – Вкладыш: 1 – канавка; 2 – отверстие для подвода смазки. 
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Смазочные канавки делают в ненагруженной зоне подшипника (в зоне 

верхнего вкладыша). Для отсутствия осевого перемещения у вкладышей, их 

изготавливают с буртиками. Для удержания вкладышей от вращения вместе с 

валом предусматривают их закрепление с помощью штифтового соединения.  

Как показано на рисунке 1.12, между крышкой и корпусом подшипника 

существует зазор δ < 5 мм. Благодаря наличию этого зазора можно 

компенсировать величину износа  вкладыша, за счет подтягивания болтов. 

Из вышесказанного можно выделить, что главным достоинством 

разъемного подшипника является простота укладывания вала в нужное 

положение и ремонт самого подшипника путем повторных расточек поверхности 

трения при износе. Преимуществом неразъемного подшипника является его 

дешевизна. 

Самосмазывающиеся подшипники  исходя из своего названия, сделаны 

таким образом, что не нуждается в смазывании.  Всего существует два вида таких 

подшипников. Первый – это пластиковый подшипник , он же полимерный. В них 

происходит трение между твердыми поверхностями, состоящих из специального 

трибополимера, пластика с очень малым коэффициентом трения. Второй вид – 

это металлические подшипники скольжения, с нанесенным специальным 

покрытием или слоем порошковой смазки (например, графит или дисульфид 

молибдена. 

Такие подшипники нашли широкое применение в областях 

промышленности с наличием агрессивных сред и рабочими температурами, за 

пределами допустимых для обычных смазочных материалов значений. Также, они 

стойки к износу при пуске, когда смазка не так эффективна. Другим достоинством 

является меньшее усилие сдвига, что снижает затраты энергии. Они отлично 

подходят для применения в труднодоступных местах так как не требуют 

обслуживания, или, например,  в пищевой промышленности, где смазка 

выступает загрязнителем. В дополнение пластик способен поглощать удары и 

вибрации. 
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Из недостатков можно выделить, что в результате трения, вкупе с быстрым 

износом при долгом и быстром вращении, ограничивает область применения 

такой конструкции подшипников, а энергию, затраченную на трение, выделяемой 

в виде тепла, которое необходимо отводить [24]. 

 

1.4 Методология расчета подшипников скольжения 

 

1.4.1 Общие методы решения поставленной задачи 

 

Изначально для решения задач смазки использовали методы 

«бесконечной» [5] или «короткой» [4] опоры, основанные на усеченных формах 

уравнения Рейнольдса и, позволяющие лучше получать аналитические решения. 

В наше время методики стали более совершенными. 

Как известно, существует три метода решения поставленных задач: 

аналитический, графический и численный. При применении аналитических 

методов решения задача выражается с помощью выражений. Основная задумка 

графического метода заключается, что решение находится путем геометрических 

построений. Наибольшее распространение для решения сложных задач получили 

численные методы. Численный метод сводит задачу к выполнению конечного 

числа арифметических действий над числами.  При этом полученные результаты 

представлены в виде числовых значений.  

В свою очередь, численные методы подразделяются на: 

 Метод конечных элементов (МКЭ) [43,44]. Метод позволяет решать 

реальные задачи, основанные на различных процессах и явлениях. Область 

пространства, в которой ищется решение дифференциального уравнения, 

разбивается на конечное количество подобластей (элементов). В каждом из 

элементов в произвольном порядке выбирается вид аппроксимирующей функции. 

Преимуществом метода является его универсальность. Метод позволяет описать 

любую область, вне зависимости от ее формы (тетрагональная сетка покрывает 

даже сложную геометрию). Измельчив сеточную область, можно повысить 
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точность вычислений, но при этом всплывает главный недостаток метода, 

увеличение затрат временных ресурсов и производительных ресурсов 

вычислительной техники. 

 Метод конечных объемов (МКО) [14,18,29]. Получил широкое 

распространение для задач газодинамики и гидродинамики, так как решал 

проблему моделирования течений в участках сложной геометрии. Формулировка 

законов  сохранения энергии, массы и импульса  в методе МКО является 

интегральной. Для контрольного объема записываются балансовые соотношения. 

Их дискретный аналог получается суммированием по всем граням выделенного 

объема потоков массы, импульса и т.д. Так как интегральная формулировка 

законов сохранения не накладывает ограничений на геометрическую форму 

контрольного объема, то это решает проблему сложной геометрии расчетной 

области. Есть два варианта решения задач при помощи МКО. В первом, грани 

контрольного объема совпадают с гранями элемента. Во втором, грани 

контрольного объема проходят через центры граней элементов. На вершинах 

элементов хранятся искомые переменные, а вокруг каждой из вершин при этом 

строится контрольный объем. 

 Метод конечных разностей (МКР)[36,37,41]. В этом методе, так же 

выбирается область на которой строится сетка. Следующим шагом является 

выбор разностной схемы, где затем для каждого узла сетки будет записываться 

разностное уравнение. Заключительным шагом считается учет краевых условий. 

В итоге имеем систему линейных алгебраических уравнений , решив которую 

получим приблизительные значения в узлах. Преимуществом метода является 

более быстрое построение разностной схемы для простых задач, чем в методе 

конечных элементов. 
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1.4.2 Гидродинамическая теория расчета подшипников скольжения 
 

Для описания течения вязкой несжимаемой жидкости между 

поверхностями тел, совершающих произвольные движения, обычно используют 

уравнения классической гидродинамической теории смазки со следующими 

допущениями:  

 объемными силами пренебрегают;  

 плотность смазки считается одинаковой во всех точках слоя, не зависит от  

гидродинамического давления и температуры ТС;  

 толщина СС считается малой по сравнению с его протяженностью; 

 гидродинамическое давление по толщине СС не изменяется;  

 скорость граничных СС, адсорбированных на поверхностях трения, 

считается равной скорости этих поверхностей;  

 смазка рассматривается как ньютоновская жидкость, в которой напряжения 

пропорциональны скоростям деформаций;  

 течение смазки считается ламинарным. 

Применение современных высокотехнологичных смазочных материалов 

является ключевым фактором для снижения потерь на трение в сопряжениях и 

повышение энергоэффективности двигателя в целом. Большинство 

гидродинамических узлов  трения являются тяжело-нагруженными.  Силы, 

которыми они нагружены меняются со временем, как по величине, так и по 

времени.  

Задачей расчета для данных трибосопряжений основана на классической 

теории гидродинамической смазки, описывающей поведение ньютоновской 

жидкости в тонкой смазочной пленке, которая разделяет поверхности трения 

трибосопряжений. Учитывая современные тенденции в производстве смазочных 

материалов, а также постоянного прогресса в области разработки 

противоизносных и иных присадок, приводят к тому, что становится невозможно 

разработать теоретическую модель, описывающую поведение смазочных 

жидкостей на основе теории смазки. Для расчета тяжело-нагруженных  
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трибосопряжений существует допущение, что поведение смазочного материала 

подчиняется закону Ньютона-Стокса, который подразумевает следующую 

линейную зависимость касательных напряжений от скорости сдвига [46]: 

   , (1.1) 

где   - это касательные напряжения;   - ньютоновская вязкость; и, 

соответственно,    - скорость сдвига. 

В этой зависимости динамическая (ньютоновская) вязкость служит 

коэффициентом пропорциональности;  вязкость зависит от температуры и 

давления. В этом случае жидкость называется ньютоновской  или идеально 

вязкой. Если жидкость не удовлетворяет условию (1.1), то она является 

неньютоновской. 

Большинство современных высокотехнологичных смазочных материалов, 

которые не соответствуют условию (1.1)  являются неньютоновскими 

жидкостями. Неньютоновским поведением общепринято считаются любые 

аномалии, наблюдаемые при протекании жидкости. Для этого случая необходимо 

разработать методы расчета, которые основаны на новых неньютоновских 

моделях реологического поведения смазки. 

Многие известные методы расчета подшипников базируются на 

упрощенных математических моделях, не учитывающих реальную геометрию 

опорного узла, условия подачи смазки, тепловые процессы в смазочных слоях и 

совокупность всех действующих нагрузок. Соответственно, большинство 

теоретических моделей позволяет приблизительно оценить работу подшипников 

ТКР. Поэтому многие исследователи стараются учесть реальные свойства 

смазочных материалов,  а также конструктивные, технологические и 

эксплуатационные параметры, которые оказывают значительное влияние на 

работу трибоагрегатов. 

Для вязкоупругих жидкостей существуют различные теоретические 

модели, среди которых модель жидкости Максвелла является самой известной. В 

этой теоретической модели жидкости именуют жидкостями Максвелла 



 

     

230403.2019.226.00.00 ПЗ 
 

Лист 

     
28 

Изм Дата № докум Подпись Дата 

 

 

(вязкоупругие жидкости Максвелла), и их реологическое поведение определено 

по следующим уравнениям: 

 𝜏𝑥𝑦 + 𝜆
𝜕𝜏𝑥𝑦

𝜕𝑡
= 𝜇∗

𝜕𝑉𝑥

𝜕𝑦
; 𝜏𝑦𝑧 + 𝜆

𝜕𝜏𝑦𝑧

𝜕𝑡
= 𝜇∗

𝜕𝑉𝑧

𝜕𝑦
; (1.2) 

где 𝜏𝑥𝑦 и 𝜏𝑦𝑧 составляющие тензора напряжений; λ – это время релаксации, 

которое  характеризует запаздывание изменений касательных напряжений 

относительно  изменений скорости сдвига;  
𝜕𝑉𝑥

𝜕𝑦
 и 

𝜕𝑉𝑧

𝜕𝑦
 градиенты скоростей части 

объема смазки; y – это координата в направлении нормали к опорной поверхности 

подшипника; t – это время; 𝜇∗ (T, p, l2) – это коэффициент динамической вязкости 

(неньютоновская вязкость), который, в общем случае, зависит от температуры 

смазочной пленка T (x,y,z,t), давления p (ϕ,z) и второго инварианта скоростей 

сдвига 

 𝑙2 ≈ (
𝜕𝑉𝑥

𝜕𝑦
)
2
+ (

𝜕𝑉𝑧

𝜕𝑦
)
2
, 𝛾 = √𝑙2. (1.3) 

В своем исследовании M. Deligant и др. [35] предложили теоретическую 

модель расчета потерь на трение в подшипниках скольжения турбокомпрессора. 

Полученные данные были  близки к экспериментальным результатам и могут 

быть эффективны при прогнозировании величины потерь трения в подшипниках 

скольжения. В результатах расчета автор делает заключение, что охлаждение 

подшипников происходит  главным образом за счет теплопроводности 

подшипника и конвекции внутри внешнего зазора, крутящий момент не является 

линейной функцией скорости. Из недостатков расчетной модели можно выделить 

отсутствие моделирования потока утечки вокруг подшипников, отсутствие 

кавитации, а также температура внутри турбокомпрессора неоднородна. 

В работе [47] был представлен метод расчета динамики гибкого 

асимметричного ротора на радиальном подшипнике скольжения. Результаты 

расчета показали, что амплитуда прецессии ротора  на всех режимах составляет 

менее 11 микрон. Это указывает  на отсутствие прямого контакта между ротором 

и радиальными опорными кольцами. Приращение температуры в подшипнике 



 

     

230403.2019.226.00.00 ПЗ 
 

Лист 

     
29 

Изм Дата № докум Подпись Дата 

 

 

составляет 15-25 ˚С. При этом, условия подачи смазочного материала оказывают 

незначительное влияние на температуру. 

Sharma S.C. и др. [42] разработали теоретическую модель гибридного 

подшипника с прорезями.  В модели рассматривалось изменение вязкости из-за 

тепловых явлений. Сообщалось, что минимальная толщина жидкостной пленки 

уменьшается для всех конфигураций подшипника из-за тепловых эффектов. 

Авторы также указали, что коэффициенты подачи, жесткости и демпфирования 

смазочных материалов в значительной степени изменяются, когда учитываются 

тепловые эффекты. 

Kucinschi B. и Fillon M. [39] представили исследование, в котором 

показано распределение температуры в подшипнике скольжения, нагруженного 

постоянной силой. Основное внимание было уделено гидродинамическому 

давлению, распределению температуры на границе раздела пленка / втулка, 

скорости потока масла, потерям мощности и толщине пленки. Полученные 

результаты показали, что: для высоконагруженных подшипников, работающих на 

низкой скорости, критическими параметрами являются толщина пленки и 

максимальное давление; для высокоскоростных подшипников, работающих при 

малой нагрузке,   при центрированном вале, нагрев становится очень 

значительным, и максимальная температура становится критическим параметром. 

P. Khatak и H.C. Garg [40] в своей работе проанализировали капиллярно-

компенсированный гибридный подшипник с учетом комбинированного влияния 

тепловых эффектов и микрополярной смазки. Полученные результаты , 

показывают, что значительное влияние на подшипник оказывает увеличение 

температуры. Поэтому, важно учитывать тепловые эффекты для подшипников, 

работающих с микрополярной смазкой, для получения более реалистичных 

характеристик подшипника скольжения.  
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1.5 Теория тепловых расчетов гидродинамических опор скольжения 
 

В зависимости от представления распределения температур в смазочном 

слое и характера теплоотвода в трибосопряжении, используются три подхода: 

1. Термогидродинамический (неизотермический) [19,32,38,49,50,51]; 

2. Адиабатический [10, 13,20]; 

3. Изотермический [4, 5, 7, 8,20]; 

При термогидродинамическом подходе учитывается изменение 

температуры поперек смазочного слоя. При термогидродинамической постановке 

результаты расчета тепловых процессов в подшипниках скольжения наиболее 

приближены к реальным. Но следует принимать во внимание сложность , 

возникающей при решении этой математической задачи, а именно прямое 

интегрирование трехмерного уравнения Рейнольдса совместно с уравнениями 

теплопереноса для цапфы вала, втулки подшипника, смазки в канавке затрудняют 

ее решение. Исследователи добиваются некоторого упрощения решения, 

представляя распределение температуры поперек смазочного слоя в виде 

степенных рядов или Фурье, аппроксимируя  температуру по ширине 

подшипника. 

Адиабатический подход подразумевает, что изменение температуры 

поперек смазочного слоя не происходит, а цапфа и подшипник являются 

идеальными теплоизоляторами. Вводится некоторая расчетная температура

 * * ,T T x t , аппроксимированная по ширине подшипника, подстановкой которой в 

уравнение Рейнольдса получается дифференциальное уравнение для 

распределения температур по координате. Следует понимать, что в данном 

подходе не учитывается теплоотдача в цапфу и подшипник, а расчетные 

температуры имеют сильно завышенные значения, что снижает достоверность 

результатов. 

Использование изотермического подхода подразумевает, что расчетная 

текущая температура ( )p pT T t  одинакова во всех точках смазочного слоя. Эта 
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температура является инерционным параметром и определяется решением 

уравнения теплового баланса: 

    * *
N QA t A t   (1.5) 

где *
NA  среднее за цикл значение теплоты , рассеянной в смазочном слое; 

*
QA  

среднее за цикл значение теплоты, отведенной смазкой, вытекающей в торцы 

подшипника. 

Уточнение текущей температуры может быть выполнено: 

 На каждом временном шаге расчета; 

 Один раз за цикл нагружения подшипника; 

 На каждом временном шаге расчета с учетом теплового взаимодействия 

смазочного слоя с цапфой ротора, подшипником и смазочной канавкой. 

Последний из указанных вариантов является весьма трудоемким и требует 

затрат временных ресурсов, которые не являются оправданными. Поэтому при 

расчете динамики сложнонагруженных подшипников скольжения большинство 

исследователей используют первые два варианта корректировки температуры. 

В работах, выполненных под руководством Старостина Н.П. [30,31] 

предложен метод тепловой диагностики, который позволяет определить функцию 

фрикционного тепловыделения и момента трения по замерам температур. Авторы 

определили, что распределение температур по длине втулки и подшипника 

практически однородно, а влияние теплоотдачи от их торцевых поверхностей 

минимальны и незначительны. Поэтому считается разумным описывать 

нестационарное температурное поле во втулке двумерным уравнением 

теплопроводности. 

В последнее время появились работы, в которых решение 

термогидродинамической задачи было представлено в пространственной 

постановке с учетом теплопроводности подвижных и неподвижных элементов 

ТС. 

Из вышесказанного можно сделать вывод, что исследования 

затрагивающие тему тепловых явлений в подшипниках, рассматриваемые с 
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различными температурами подшипников, очень ограничены. Следовательно, 

оценка теплового состояния каждого подшипника и учет их теплового состояния 

при расчете динамики ротора является актуальной задачей. При этом положение 

ротора относительно подшипника должно быть определено в каждый момент 

времени. Также следует учитывать гибкость ротора и режим смазки в тонком 

слое. 
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1.6 Цели и задачи исследования 
 

На основе вышесказанного была сформулирована цель исследования: 

Используя метод конечных объемов исследовать тепловое состояние 

смазочного слоя опоры скольжения ротора турбокомпрессора  и оценить влияние 

тепловой нагруженности подшипника на его гидромеханические характеристики 

Для достижения поставленной цели необходимо выполнить следующий 

комплекс задач: 

 Обосновать актуальность цели исследования. Провести анализ литературы. 

 Выполнить расчет динамики гибкого ротора и гидромеханических 

характеристик радиальных подшипников скольжения с учетом тепловой 

нагруженности узла трения. 

 Разработать сеточную жидкостную модель тонкого слоя смазки в подшипнике 

скольжения подшипника скольжения  для расчета методом конечных объемов. 

Сформировать граничные условия с учетом положения шипа в пространстве 

зазора. 

 Исследовать влияние температуры смазочного материала на работу 

трибосопряжения, оценить изменения гидромеханических характеристик 

радиального подшипника скольжения турбокомпрессора. 

 Разработать рекомендации по обеспечению условий теплонагруженности 

подшипников. 
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2 МЕТОДИКА РЕШЕНИЯ ПОСТАВЛЕННОЙ ЗАДАЧИ 
 

При проведении расчета действующих гидродинамических сил в 

смазочном слое жидкости, заключенной между двумя подвижными 

поверхностями, первостепенной задачей является определение давлений в данном 

смазочном слое. 

2.1 Уравнение Рейнольдса 
 

При описании гидродинамики масляных пленок применяются уравнения 

гидродинамики вязкой жидкости. Учитывая малую величину толщины смазочной 

пленки  по отношению к остальным размерам втулки подшипника, они 

приводятся к более простому виду. В итоге все сводится к уравнению давления 

смазочной жидкости в зазоре.  Поэтому уравнение Рейнольдса является исходным 

для гидродинамических давлений в тонких смазочных слоях.  

При расчете характеристик устойчивости слабонагруженных роторов, а 

также выходных параметров характеризующих износостойкость, 

теплонапряженность, усталостную долговечность сложнонагруженных опор 

жидкостного трения. К примеру, гидродинамические опоры коленчатых валов 

двигателей внутреннего сгорания [21]. 

Для несжимаемого слоя смазки, разделяющего две поверхности, которые 

двигаются относительно друг друга, при обычных допущениях это уравнение 

записывается в виде: 

    
3 3

2 1 2 16 12 ,x x y y

h p h p h
V V V V

x x z z x

    

      

   
       

   
 (2.1) 

где  tzp ,,  - гидродинамическое давление; x z,  - координаты точки смазочного 

слоя;  h x z t, , - толщина смазочного слоя; t – время;    , ,z t - динамический 

коэффициент вязкости смазочного материала, соответствующий температуре, 

апроксимированной по толщине смазочного слоя; V V V Vx x y y1 2 1 2, , ,  - проекции 
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скоростей 1V  и 2V на касательную и нормаль к нижней поверхности, принятой за 

поверхность отсчета. 

Уравнение Рейнольдса необходимо для определения давлений в смазочном 

слое, те в свою очередь позволяет определить реакции R смазочных слоев, что 

является ключом к решению системы зависимых дифференциальных уравнений 

второго порядка: 

 [𝑚][𝑈̈] = 𝐹(𝜏) + 𝑅(𝑈, 𝑈̇) (2.2) 

Тогда для нахождения поля гидродинамического давления  tzp ,,  путем 

интегрирования уравнение Рейнольдса, оно принимает следующий вид: 

 
3 3

2

1
,

12 12 2Э Э

h p h p h h

r z z t

      

       

   
     

   
 (2.3) 

при граничных условиях: 

  , , ( 2 , );p z t p z       , , / 2 ap z t B p    ;  , , 0p z t  , 

где ap – атмосферное давление, 
Э  – динамическая вязкость смазки, 

соответствующая расчетной температура смазочного слоя; r – радиус 

подшипника; h – толщина смазочного слоя; ω – относительная скорость вращения 

шипа; t – время; B – ширина подшипника. 

Уравнение (2.3) применяется ко всем видам смазок, в том числе и к 

неньютоновым, если корректировать динамическую вязкость смазки 
Э  не только 

в зависимости от температуры , но и от скорости сдвига. К примеру, либо в точке, 

где расчетная скорость сдвига принимает максимальное значение, либо в точке 

смазочного слоя, где h=hmin . 
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2.2 Применение метода конечных объемов для определения теплового 

состояния подшипников скольжения. 
 

Для решения уравнения (2.1) в работе  используется метод конечных 

объемов (МКО). 

Основные положения МКО удобно излагать,  рассматривая «стандартное» 

уравнение баланса некой величины φ в контрольном объеме Ω, ограниченном 

поверхностью 𝑆 = ∑𝑆𝑘  с внешней нормалью 𝑛⃗ : 

 ∫
𝜕𝜌𝜑

𝜕𝑡
𝑑Ω + ∑ ∫ 𝑛⃗ ∙ 𝑞 𝑑𝑠 = ∫ 𝑄𝑑Ω

Ω𝑆𝑘
𝑘Ω

 , 𝑞 = 𝜌𝑉⃗ 𝜑 − 𝛼∇𝜑 (2.4) 

Здесь 𝑞  – вектор плотности потока величины φ, включающий 

конвективную и диффузионную составляющие, Q – плотность распределения 

объемных источников, V – вектор скорости, ρ – плотность среды, α – 

коэффициент диффузии. В качестве φ может фигурировать, например, внутренняя 

энергия текущей среды, концентрация примеси, кинетическая 

энергия турбулентности и т.д. 

В пределе, при стягивании объема в точку, на основании формулы 

Остроградского-Гаусса  можно переписать это уравнение в дифференциальной 

форме: 
𝜕𝜌𝜑

𝜕𝑡
+ ∇ ∙ 𝑞 = 𝑄. 

В основе метода лежит разбиение расчетной области на соприкасающиеся  

контрольные объемы, для каждого из которых записывается балансовое 

соотношение (2.4). В центрах контрольных объемов находится одна узловая 

точка.  При решении трехмерных задач со сложной геометрией областей, в 

большинстве случаев, в качестве контрольного объема используются ячейки 

расчетной сетки.  

В определенной ячейке необходимо вычислить интегралы, входящие в 

выражение (2.4), используя квадратурные формулы. Это необходимо сделать, 

чтобы получить дискретный аналог балансового уравнения. Следует учесть, что 

для соприкасающихся ячеек важно идентичное вычисление поверхностного 

интеграла  по общей грани этих ячеек.  
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Наиболее часто используемые квадратурные формулы второго порядка 

точности в МКО выходят из теоремы о среднем значении: 

 ∫ 𝑛⃗ ∙
𝑆𝑒

𝑞 𝑑𝑠 ≈ 𝑆𝑒⃗⃗  ⃗ ∙ 𝑞𝑒⃗⃗⃗⃗ ,    ∫ 𝑄𝑑Ω
Ω

≈ 𝑄𝑝Ω (2.5) 

Где 𝑆𝑒⃗⃗  ⃗ ≡ 𝑆𝑒𝑛⃗ 𝑒 – условный вектор площади грани, который вычисляется как 

векторное произведение ее диагоналей, 𝑞𝑒⃗⃗⃗⃗  – вектор плотности потока φ по центру 

грани.  Квадратурные выражения обеспечивают второй порядок аппроксимации 

уравнения (2.4) при условии, что значение вектора плотности потока 𝑞𝑒⃗⃗⃗⃗  

вычислено со вторым порядком точности. Если уменьшить точности вычисления 

𝑞𝑒⃗⃗⃗⃗  , то это повлияет на порядок точности численной схемы в целом.  

Необходимую точность обеспечивает линейная интерполяция;  зачастую 

используют квази-одномерный вариант. В данном варианте, интерполяция вдоль 

сеточной линии по двум узловым значениям, 𝜑𝑃 и 𝜑𝐸, учитывая расстояния 𝑃𝑒 и 

eE. Но, как оказалось, полученная численная  схема эквивалентна центрально-

разностной схеме МКР (для случая равномерной декартовой сетки схемы МКО и 

МКР одинаковы), которая в условиях малой величины физической диффузии 

неустойчива. 

Лучшим способом избавиться от неустойчивости схемы – это 

аппроксимация конвективных производных односторонними разностями «против 

потока». Иначе это можно определить как приоритетный учет информации о 

значениях искомой функции в узлах, которые расположены вдоль сеточной линии 

выше по потоку от текущей точки. 

Приоритет информации сверху по потоку можно трактовать и более 

широко, если при интерполяции на грань не исключительное, а 

преимущественное использование верхнепоточных узловых значений наряду с 

нижнепоточными. Поэтому стоит упомянуть о  QUICK схема Леонарда, где для 

вычисления значения 𝜑𝐸 используется квадратичная интерполяция по трем узлам. 

Но стоит учитывать , что из вышесказанных ограничений квадратурных формул 

(2.5) схема Леонарда может обеспечить только второй порядок осреднения. 
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Использование высокоточной интерполяции, делает ее одной из наименее 

диссипативных среди схем второго порядка. 

В упрощенном виде противопоточная схема второго порядка точности 

выглядит как: 

 𝜑𝑒 ≈ 𝜑𝑒 − 𝜀 ∙ 𝛿𝑒 ,  𝛿𝑒 = {

𝜑𝑊−2𝜑𝑃+𝜑𝐸

2
,   𝑔𝑒 > 0

𝜑𝑃−2𝜑𝐸+𝜑𝐸𝐸

2
,  𝑔𝑒 < 0

 (2.6) 

где 𝜑
𝑒
 – «центральное» значение, получаемое путем линейной интерполяции; 

𝛿𝑒 −противопоточная поправка, вводимая с регулируемым весом 𝜀. Если значение 

𝜀=1 то схема противопоточная, 𝜀 = 0,25 отвечает требованиям QUICK схеме 

Леонарда, 𝜀 = 0 – центральное-разностной схеме [29]. 

 

2.3 Динамика гибкого ротора турбокомпрессора 

 

Исследование параметров динамики ротора турбокомпрессора 

производится на различных этапах его цикла  работы – конструирование, сборка, 

техническое обслуживание и эксплуатации. 

Разработка математической модели опоры турбокомпрессора требует 

учета вклада в суммарную жесткость и демпфирование опоры ряда элементов, 

конкретно жесткость корпуса и характеристики жесткости и демпфирования 

смазочной жидкости в подшипнике скольжения. Параметры жесткости и 

демпфирования смазки в подшипнике скольжения вычисляются с учетом 

деформаций рабочих поверхностей подшипника и вала. 

В нашем случае, ротор турбокомпрессора (рисунок 2.1) опирается на две 

гидродинамические опоры скольжения с плавающими втулками и представляет 

собой вал с закрепленными на нем колесами компрессора и турбины. Колесо 

компрессора установлено на шлицах, а колесо турбины, с помощью сварки 

трением, присоединено  к валу. При создании модели ротора необходимо 

стремиться к минимальному числу степеней свободы, также стоит адекватно 
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оценить собственные частоты ротора. Реакции смазочного слоя действуют 

перпендикулярно оси ротора, из-за этого не оказывает влияния на продольные и 

крутильные колебания. У лопаток турбины и компрессора низшие собственные 

частоты изгибных колебаний, которые связаны с изгибными колебаниями ротора, 

превосходят его рабочую частоту вращения в несколько раз, поэтому на рабочих 

частотах лопатки, как компрессора, так и турбины, можно принимать за 

абсолютно твердые тела. 

Поэтому для оценки собственных частот ротора используется конечно-

элементная модель. Модель включает в себя: балочные элементы с 

распределенной массой, имитирующие вал, и две сосредоточенные массы, 

обладающие моментами инерции. Собственные формы поперечных колебаний 

балочной модели ротора представлены на рисунке 2.2 [25]. 
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Рисунок 2.1 – Ротор турбокомпрессора и его дискретная модель  

на подшипниках с плавающими втулками
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Рисунок 2.2 – Собственные формы изгибных колебаний ротора 
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В работе [26]  для проведения исследований была разработана 

многодисциплинарная модель динамики ротора, которая включает в себя как 

модель вала, так и вращающихся дисков и опор. В разработанной модели вала 

использовалась балочная конечно-элементная модель с  распределенными 

инерционными параметрами и учетом инерции поворота сечений при изгибных 

деформациях ротора. Масса и моменты инерции дисков  в данной модели 

учитываются как конечные элементы с сосредоточенной массой в заданных 

сечениях. Модель опоры представлена специальным конечным элементом, 

коэффициенты которого определяются в ходе вычислений для текущего 

положения ротора и скорости его вращения. Модель ротора в неподвижной 

системе координат, описывается уравнениями МКЭ следующим образом:  

 2
0 1 0[ ]{ } [ ( )]{ } ([ ] [ ]){ } { } [ ]{ }R SM U C U K K U F M E       (2.7) 

где: [M] – матрица масс вала и вращающихся деталей; [C] – матрица, 

учитывающая влияние гироскопических моментов и демпфирования в опорах и 

уплотнениях; [М1] – часть матрицы [М] с линейными перемещениями узлов; 

{U},{U } и {U }- векторы перемещений узлов ротора, их скоростей и ускорений; 

[ ]RK  - матрица жесткости ротора; [ ]SK  - матрица жесткости, учитывающая 

влияние опор и уплотнений; 0{ }F  - вектор внешних сил, действующих на ротор; 

0{ }E - вектор начальных дисбалансов поперечных сечений вала.  

В результате за счет изменения параметров, таких как  демпфирование, 

вязкость масла и дисбаланс, позволяет выявить неблагоприятные режимы работы 

ротора на этапах его эксплуатационного цикла газотурбинной установки и 

определить методы ограничения амплитуды колебаний ротора для обеспечения 

устойчивого вращения. 
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2.3.1 Динамическая модель гибкого ротора турбокомпрессора 
 

Динамическая модель ротора с колесами, расположенными 

несимметрично, который опирается на две гидродинамические опоры скольжения 

с плавающими втулками, представлен на рисунке 2.3. Здесь ротор представлен в 

виде пяти масс, которые соединены гибкими стержнями, не имеющих массы. 

 

Рисунок 2.3 – Динамическая модель гибкого ротора 

Точечные массы 1Цm , 2Цm  имитируют цапфы ротора, а массы 1Вm , 2Вm  - 

плавающие втулки с полярными моментами инерции 1ВJ , 2ВJ . Участок ротора 

между опорами скольжения имитируется точечной массой 2m . Колеса турбины и 

компрессора, расположенных несимметрично относительно гидродинамических 

опор скольжения, моделируются дисками с полярными 1J , 3J  и экваториальными

1ЭJ , 3ЭJ  моментами инерции, а также массами  1m , 3m . Массы дисков 

расположены в центре масс колес, а массы 1Цm , 2Цm , 2m  сосредоточены в средних 

сечениях подшипников и пролета вала между подшипниками. Расстояние 

, 2,3, , 1,2i il i L i   до центра масс первого диска определяет положение масс. 

Стоит учесть, что характеристики жесткости ротора ступенчато изменяются по 

его длине. 
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Введем инерциальную систему координат OXYZ (рисунок 2.3), где OZ 

проведена через геометрические центры корпусов опор. O принимается за начало 

координат и располагается в геометрическом центре 𝑂̃1диска, который имитирует 

турбинное колесо при роторе, неподверженном деформациям. 

Благодаря малой величине углового изгиба ротора предполагается, что 

геометрические центры дисков и точечные массы во время движения остаются в 

соответствующих плоскостях, перпендикулярных оси OZ. Втулки вместе с 

цапфами вала ротора совершают плоскопараллельные движения с 

направляющими плоскостями, перпендикулярными оси OZ. Положение втулок и 

дисков, точечных масс, геометрических центров шипов в системе координат 

OXYZ и описываются координатами 𝑋𝑗 , 𝑌𝑗(на рисунке 2.3 координаты 

представлены для плоскости OXZ). Углы 𝜃𝑋𝑖 , 𝜃𝑌𝑖 , 𝑖 = 1,3 (рисунок 2.4) определяют 

вращение дисков относительно осей координат OX,OY. Если смотреть с 

положительного конца осей OX и OY, то положительные направления для отсчета 

углов принимаются по направлению хода часовой стрелки. Углы 𝛼ц2,1определяют 

вращение втулок и шипов относительно оси OZ. При установившемся режиме 

работы ротора, где 𝛼ц2 = 𝛼ц1 = 𝜔𝑡, где ω=const – угловая скорость вращения 

ротора, t – время. 

 

 

Рисунок 2.4 – Угловые координаты дисков: 1,2 – проекция на плоскости OYZ (а) и 

OXZ (б) полярной оси диска и оси центров цапф 
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Движение гибкого ротора представим суперпозицией движений абсолютно 

жесткого ротора в пределах зазоров подшипников и его упругих смещений 

относительно абсолютно жесткого ротора (рисунок 2.5). Упругие смещения 

ротора относительно оси центров цапф обозначены символом «~». 

 

 

Рисунок 2.5 – Вал, который деформирован в плоскости OXZ:         

 – ось центров цапф ротора;         – деформированный вал 

 

Относительные линейные 𝑋̃𝑖, 𝑌̃𝑖 и угловые 𝜃̃𝑋𝑖, 𝜃̃𝑌𝑖 перемещения  i – го 

элемента связаны с соответствующими абсолютными перемещениями 

равенствами: 

 

 𝑌̃𝑖 = 𝑌𝑖 −
𝑌ц2(𝑙𝑖−𝐿1)−𝑌ц1(𝑙𝑖−𝐿2)

𝑙
; 

 𝑋̃𝑖 = 𝑋𝑖 −
𝑋ц2(𝑙𝑖−𝐿1)−𝑋ц1(𝑙𝑖−𝐿2)

𝑙
; 

 𝜃̃𝑋𝑖 = 𝜃𝑋𝑖 −
𝑌ц2−𝑌ц1

𝑙
; (2.8) 

 𝜃̃𝑌𝑖 = 𝜃𝑌𝑖 −
𝑋ц2−𝑋ц1

𝑙
; 

 i=1,…,3 
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2.3.2 Уравнения движения элементов гибкого ротора 
 

Дифференциальные уравнения движения элементов ротора получим в 

форме уравнений Лагранжа: 

 
𝑑

𝑑𝑡
(
𝜕𝑇

𝜕𝑞̇𝑛
) −

𝜕𝑇

𝜕𝑞𝑛
= 𝑄𝑛, (2.9) 

где T представляет собой кинетическую энергию в инерциальной системе 

координат; {𝑞𝑛}, {𝑞̇𝑛}, {𝑄𝑛} – обобщенные координаты, скорости и силы элемента 

ротора; n = 1,…,4 – для дисков, n =1,2 – для точечных масс. 

В направлениях осей OX, OY происходят поступательные перемещения, а 

также вращательные движения вокруг данных осей. Вместе они образуют 

движение i – го диска (i = 1,3). Необходимо ввести систему координат 

𝑂̃𝑖𝑋
′𝑌′𝑍′, которая совершает поступательное движение в неподвижной системе 

координат OXYZ (рисунок 2.6). Оси этих систем параллельны между собой.  

Система координат 𝑂̃𝑖𝜂𝜁𝜉  будет закреплена на диске, а оси 𝑂̃𝑖𝜂𝜁𝜉  расположим в 

его плоскости. 

При расположении центра масс в 𝑂𝑖̃, кинетическая энергия будет 

записываться как: 

 𝑇𝑖 = 𝑇𝑖1 + 𝑇𝑖2 (2.10) 

Здесь 𝑇𝑖1 = 0,5𝑚𝑖𝑉𝑖
2 – кинетическая энергия диска в поступательном движении со 

скоростью 𝑉𝑖 = √𝑥̇𝑖
2 + 𝑦̇𝑖

2 геометрического центра; 𝑇𝑖2 – кинетическая энергия во 

вращательном движении диска с угловой скоростью Ω относительно мгновенной 

оси вращения, проходящей через этот центр. 

Если принять, что диск – это тело вращения вокруг оси 𝑂̃𝑖𝑧  (оси 𝑂̃𝑖𝜂, 𝜁, 𝜉  - 

главные центральные оси инерции), то запишем: 

 𝑇𝑖 =
1

2
 (𝐽Э𝑖 𝛺𝜂𝑖

2 + 𝐽Э𝑖 𝛺𝜁𝑖
2 + 𝐽Э𝑖 𝛺𝜉𝑖

2 ) (2.11) 
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где 𝐽Э𝑖 = 𝐽𝜂𝑖 = 𝐽𝜁𝑖 , 𝐽𝑖 = 𝐽𝜉𝑖 – моменты инерции диска относительно подвижных 

осей 𝑂̃𝑖𝜂, 𝜁, 𝜉 ;𝛺𝜂𝑖 , 𝛺𝜁𝑖, 𝛺𝜉𝑖 – проекции на эти оси вектора Ω угловой скорости 

вращения диска вокруг мгновенной оси вращения. 

Применяя кинематические уравнения Эйлера для левой системы 

координат получаем 

 𝛺𝜂𝑖 = 𝜃̇𝑠𝑖𝑛𝜑 − 𝛹𝑠𝑖𝑛𝜃𝑐𝑜𝑠𝜑̇ , 

 𝛺𝜁𝑖 = 𝜃̇𝑐𝑜𝑠𝜑 + 𝛹𝑠𝑖𝑛𝜃𝑠𝑖𝑛𝜑̇ , (2.12) 

 𝛺𝜉𝑖 = −𝜑̇ − 𝛹̇𝑐𝑜𝑠𝜃 

где Ψ – углы прецессии; θ – углы нутации; φ – углы собственного вращения. Угол 

прецессии Ψ отсчитывается не как общепринято – от оси 𝑂̃𝑖𝑋′ до линии узлов 

𝑂̃𝑖𝑁, а до линии 𝑂̃𝑖𝐿 , которая является проекцией оси 𝑂̃𝑖𝜉 на координатную 

плоскость 𝑂̃𝑖𝑋′𝑌′ (рисунок 2.6 и 2.7). Положительное направление отсчета угла φ 

принято по ходу часовой стрелки, если смотреть с конца оси 𝑂̃𝑖𝜉. 

В итоге уравнение (2.12) предстанет в следующем виде  

 𝑇𝑖2 =
1

2
 (𝐽Э𝑖 (𝛹̇

2𝑠𝑖𝑛2𝜃 + 𝜃̇2) + 𝐽𝑖(−𝜑̇ + 𝛹𝑐𝑜𝑠𝜃)̇ 2) (2.13) 

Ввиду малой величины угла θ полагаем: 

 𝛺𝜉𝑖 ≈ −𝜑̇ + 𝛹̇, 

 𝜃𝑌𝑖 ≈ 𝜃𝑐𝑜𝑠𝛹; 𝜃𝑋𝑖 ≈ 𝜃𝑠𝑖𝑛𝛹 

 𝜃̇𝑌𝑖 ≈ 𝜃̇𝑐𝑜𝑠𝛹 − 𝜃𝛹̇𝑠𝑖𝑛𝛹; 𝜃̇𝑋𝑖 ≈ 𝜃̇𝑠𝑖𝑛𝛹 + 𝜃𝛹̇𝑐𝑜𝑠𝛹 (2.14) 

Раскладывая функцию cosθ в ряд по степеням θ, и так как: 

 𝜃̇𝑋𝑖
2 + 𝜃̇𝑌𝑖

2 = 𝜃2 + 𝜃2𝛹̇2; 𝜃̇𝑋𝑖𝜃𝑌𝑖 − 𝜃̇𝑌𝑖𝜃𝑋𝑖 = 𝜃
2𝛹̇ (2.15) 
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Тогда кинетическая энергия i-го диска во вращательном движении в виде 

 𝑇𝑖2 =
1

2
(𝐽Э𝑖 (𝜃̇𝑋𝑖

2 + 𝜃̇𝑌𝑖
2 ) + 𝐽𝑖 (𝜔

2 + (𝜃̇𝑋𝑖𝜃𝑌𝑖 − 𝜃̇𝑌𝑖𝜃𝑋𝑖))) (2.16) 

где  𝜔 ≈ 𝜑̇ − 𝛹̇ − частота вращения ротора. 

 

Рисунок 2.6 – Геометрия диска 

 

Рисунок 2.7 – Углы перекоса вала 

 

С помощью подстановки уравнения (2.16) в (2.10) получим следующее 

выражение для кинетической энергии дисков: 

 𝑇𝐷 = ∑
1

2
𝑚𝑖(𝑋̇𝑖

2 + 𝑌̇𝑖
2)𝑖=1,3 +

1

2
{𝐽Э𝑖(𝜃̇𝑋𝑖

2 + 𝜃̇𝑌𝑖
2 ) + 𝐽𝑖[𝜔

2 + 𝜔(𝜃̇𝑋𝑖𝜃𝑌𝑖 − 𝜃̇𝑌𝑖𝜃𝑋𝑖)]} (2.17) 

Кинетическая энергия точечной массы m2 запишем как 

 𝑇𝑚 =
1

2
𝑚2(𝑋̇𝑖

2+𝑌̇𝑖
2) (2.18) 

при этом уравнение Лагранжа (2.9) с учетом (2.17) преобразуется до вида 

 𝑃𝑋𝑖 = −𝑚𝑖𝑋̈𝑖 +𝑚𝑖𝑔; 𝑃𝑌𝑖 = −𝑚𝑖𝑌̈𝑖;  

 𝑀𝑋𝑖 = −𝐽Э𝑖𝜃̈𝑋𝑖 + 𝐺𝑋𝑖;  𝑀𝑌𝑖 = −𝐽Э𝑖𝜃̈𝑌𝑖 + 𝐺𝑌𝑖 . (2.19) 

где  𝑃𝑋𝑖, 𝑃𝑌𝑖 – силы, а 𝑀𝑋𝑖, 𝑀𝑌𝑖 – моменты пар сил. Эти величины, приведенные к 

геометрическому центру 𝑂̃𝑖, c которыми i-й диск действует на вал; g – ускорение 

свободного падения; 𝐺𝑋𝑖 = −𝐽Э𝑖𝜔𝜃̇𝑌𝑖, 𝐺𝑌𝑖 = −𝐽𝑖𝜔𝜃̇𝑋𝑖 – гироскопические моменты, 

вызываемые прецессией ротора. 
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Если движение корпуса подшипников является поступательным с 

ускорением  j в положительном направлении оси 𝑂𝑖𝑋, а центр масс не находится в 

геометрическом центре  𝑂̃𝑖, то два первых равенства системы (2.19) принимают 

вид 

 𝑃𝑋𝑖 == −𝑚𝑖𝑋̈𝑖 +𝑚𝑖(𝑔 − 𝑗) + 𝐹𝑋𝑖; 𝑃𝑌𝑖 = −𝑚𝑖𝑌̈𝑖 + 𝐹𝑌𝑖  , (2.20) 

где 𝐹𝑋𝑖 = −𝑚𝑖𝑒𝑖𝜔
2 sin(𝛼 + 𝜂𝑖),  𝐹𝑌𝑖 = 𝑚𝑖𝑒𝑖𝜔

2 cos(𝛼 + 𝜂𝑖) – проекции на оси  

𝑂𝑖𝑋, 𝑌 силы, вызванной  дисбалансом, 𝑒𝑖 , и действующий на i-й диск, ηi , α=ωt – 

углы, определяющие положение центра масс диска, t – время;( – 𝑚𝑖j) – переносная 

сила инерции. 

При значении i=2 из уравнения (2.20) следуют уравнения движения 

точечной массы m2: 

 𝑃𝑋2 == −𝑚2𝑋̈2 +𝑚2(𝑔 − 𝑗) + 𝐹𝑋2; 𝑃𝑌2 = −𝑚2𝑌̈2 + 𝐹𝑌2. (2.21) 

Применим гипотезу плоских сечений, чтобы определить состояние 

деформированного вала. Для этого необходимо определить положения всех точек 

вала положением точек его оси и углом поворота вала. Деформации в месте 

расположения геометрических центров дисков и точечных масс от действия сил 

определяются формулами: 

𝑋̃𝑖𝑗 = 𝑎𝑖𝑗𝑃𝑋𝑗 + 𝑏𝑖𝑗𝑀𝑌𝑗; 𝑌̃𝑖𝑗 = 𝑎𝑖𝑗𝑃𝑌𝑗 + 𝑏𝑖𝑗𝑀𝑋𝑗; 𝑖 = 1,… ,3, 𝑗 = 1,… ,3; 

𝜃̃𝑋𝑖𝑗 = 𝜑𝑖𝑗𝑃𝑌𝑗 + 𝛾𝑖𝑗𝑀𝑋𝑗; 𝜃̃𝑌𝑖𝑗 = 𝜑𝑖𝑗𝑃𝑋𝑗 + 𝛾𝑖𝑗𝑀𝑌𝑗; 𝑖 = 1,3, 𝑗 = 1, 3; (2.22) 

Где 𝑋̃𝑖𝑗, 𝑌̃𝑖𝑗 – это относительные перемещения геометрического центра 𝑂̃𝑖 диска и 

точечной массы (рисунок 2.5); 𝜃̃𝑋𝑖𝑗, 𝜃̃𝑌𝑖𝑗 – относительные угловые перемещения i-

го элемента тела вращения под действием сил, приложенных к j-му участку 

ротора. Силы в свою очередь отсчитываются от линии, соединяющей центры 

цапф; 𝑎𝑖𝑗, 𝑏𝑖𝑗, 𝜑𝑖𝑗, 𝛾𝑖𝑗 – коэффициенты влияния от статически приложенных 

единичных сил и моментов: 𝑎𝑖𝑗, 𝑏𝑖𝑗 – перемещения в направлениях осей 𝑂𝑖𝑋, 𝑌 

геометрического центра  𝑂̃𝑖 i-го элемента от единичных сил и моментов, которые 
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приложены к j-му участку ротора, 𝜑𝑖𝑗, 𝛾𝑖𝑗 – угловые перемещения относительно 

осей 𝑂𝑖𝑋, 𝑌 i-го элемента от единичных сил и моментов, которые приложены к j-

му участку ротора. 

Относительные линейные 𝑋̃𝑖𝑗, 𝑌̃𝑖𝑗 и угловые перемещения 𝜃̃𝑋𝑖𝑗, 𝜃̃𝑌𝑖𝑗 под 

действием всех сил, приложенных к ротору, получаются суммированием: 

 𝑋̃𝑖 = 𝑎𝑖1𝑃𝑋1 + 𝑏𝑖1𝑀𝑌1 + 𝑎𝑖2𝑃𝑋2 + 𝑎𝑖3𝑃𝑋3 + 𝑏𝑖3𝑀𝑌3; 

 𝑌̃𝑖 = 𝑎𝑖1𝑃𝑌1 + 𝑏𝑖1𝑀𝑋1 + 𝑎𝑖2𝑃𝑌2 + 𝑎𝑖3𝑃𝑌3 + 𝑏𝑖3𝑀𝑋3; 

 𝜃̃𝑋𝑖𝑗 = 𝜑𝑖1𝑃𝑌1 + 𝛾𝑖1𝑀𝑋1 + 𝜑𝑖2𝑃𝑌2 + 𝜑𝑖3𝑃𝑌3 + 𝛾𝑖3𝑀𝑋3; (2.23) 

 𝜃̃𝑌𝑖𝑗 = 𝜑𝑖1𝑃𝑋1 + 𝛾𝑖1𝑀𝑌1 + 𝜑𝑖2𝑃𝑋2 + 𝜑𝑖3𝑃𝑋3 + 𝛾𝑖3𝑀𝑌3. 

В форме матрицы уравнений движения всех дисков и точечных масс 

выглядит как 

 [𝐴]

{
 

 
𝑋̈
𝑌̈
𝜃̈𝑋
𝜃̈𝑌}
 

 

= {

𝜙𝑋
𝜙𝑌
𝛬𝑋
𝛬𝑌

} (2.24) 

Здесь A – матрица масс и коэффициентов влияния, 𝑋̈, 𝑌̈, 𝜃̈𝑋, 𝜃̈𝑌 – векторы –столбцы 

обобщенных перемещений, 𝜙𝑋, 𝜙𝑌, 𝛬𝑋, 𝛬𝑌 – векторы-столбцы с элементами, 

которые определяются выражениями, приведены в [Задорожная]. 

В правой части системы (2.20) присутствуют слагаемые 𝑋̃𝑖 , 𝑌̃𝑖 , 𝜃̃𝑥𝑖 , 𝜃̃𝑦𝑖, 

определяемые выражениями (2.4), где неизвестными величинами являются 

перемещения цапф ротора. Поэтому система из десяти дифференциальных 

уравнений движения (2.20) содержит 14 неизвестных. Дополнительные 

соотношения для 𝑋̃𝑖 , 𝑌̃𝑖 , 𝜃̃𝑥𝑖 , 𝜃̃𝑦𝑖 должны быть получены из системы уравнений 

движения подвижных элементов подшипников [25]. 
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2.3.3 Уравнения движения гидродинамических плавающих вращающихся 

втулок и цапф ротора 
 

Инерциальная система координат OXY закреплена на корпусе роторной 

машины. Уравнения движения каждой цапфы ротора записывается в этой 

системе. При этом присутствуют локальные системы координат 𝑂в𝑖𝑥𝑦 и 𝑂ц𝑖𝑥𝑦, 

которые связаны  с i-й плавающей втулкой и цапфой ротора. Локальные системы 

координат введены для определения реакций внутреннего 𝑅𝑥1𝑖 , 𝑅𝑦1𝑖 и внешнего 

𝑅𝑥2𝑖 , 𝑅𝑦2𝑖 смазочных слоев i-го подшипника. Координаты центров шипа 𝑂ц𝑖 и 

втулок 𝑂в𝑖 в системе OXY обозначены через 𝑈𝑖 = [𝑋в,ц𝑖 , 𝑌в,ц𝑖], 𝑖 = 1,2.  

 

Рисунок 2.8 – Система координат для подшипника с двумя смазочными слоями 
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Координаты определяются путем интегрирования следующих уравнений: 

 𝑚ц𝑖
𝑑2𝑋ц𝑖

𝑑𝑡2
= 𝑚ц𝑖𝑔 +𝑚ц𝑖𝜀ц𝑖𝜔ц

2 cos(𝜔ц𝑡) −  

 −[𝑅1𝑥𝑖 cos(𝜔в𝑖𝑡) − 𝑅1𝑦𝑖 cos(𝜔в𝑖𝑡)] − 𝑚ц𝑖𝑗 + 𝐹𝑋𝑖; (2.25) 

 𝑚ц𝑖
𝑑2𝑌ц𝑖

𝑑𝑡2
= 𝑚ц𝑖𝜀ц𝑖𝜔ц

2 sin(𝜔ц𝑡) −  

 −[𝑅1𝑥𝑖 sin(𝜔в𝑖𝑡) − 𝑅1𝑦𝑖 cos(𝜔в𝑖𝑡)] + 𝐹𝑌𝑖; (2.26) 

 𝑚в𝑖
𝑑2𝑋в𝑖

𝑑𝑡2
= 𝑚в𝑖𝑔 +𝑚в𝑖𝜀в𝑖𝜔в𝑖

2 cos(𝜔в𝑖𝑡) − 𝑅2𝑋𝑖 +  

 +[𝑅1𝑥𝑖 cos(𝜔в𝑖𝑡) − 𝑅𝑦𝑖 cos(𝜔в𝑖𝑡)] − 𝑚в𝑖𝑗; (2.27) 

 𝑚в𝑖
𝑑2𝑌в𝑖

𝑑𝑡2
= 𝑚в𝑖𝜀в𝑖𝜔в𝑖

2 sin(𝜔в𝑖𝑡) − 𝑅2𝑌𝑖 +  

 +[𝑅1𝑥𝑖 sin(𝜔в𝑖𝑡) − 𝑅1𝑦𝑖 cos(𝜔в𝑖𝑡)]; (2.28) 

 𝐽в𝑖
𝑑𝜔в𝑖

𝑑𝑡2
= 𝑀1𝑖 +𝑀2𝑖 . (2.29) 

Здесь 𝑚в𝑖 – расчетные массы втулок; 𝜀в𝑖  и 𝜀ц𝑖 – расстояния (дисбалансы) центров 

масс втулок и шипов от центров 𝑂ц𝑖 и 𝑂в𝑖 их вращения; 𝑅1𝑥𝑖, 𝑅1𝑦𝑖 – проекции 

реакций гидродинамических давлений внутреннего смазочного слоя i-го 

подшипника на оси системы 𝑂в𝑖𝑥𝑦, которая закреплена на втулках; 𝐹𝑋𝑖 , 𝐹𝑌𝑖 – 

внешние нагрузки, действующие на i-ю цапфу со стороны других элементов 

ротора; 𝑅2𝑋, 𝑅2𝑦 – реакции внешнего смазочного слоя на втулку в системе OXY; 

𝐽в𝑖 – момент инерции втулки i – го подшипника; 𝑚в𝑖𝑗 и 𝑚ц𝑖𝑗 – силы инерции, 

которые обусловлены кинематическим возбуждением ( движением с ускорением j 

корпуса турбокомпрессора в положительном направлении оси OX; 𝑀1𝑖, 𝑀2𝑖 – 

моменты относительно центра 𝑂в𝑖 от касательных напряжений, которые действует 

с направления смазочных слоев на внутреннюю и наружную поверхности втулки. 
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Применяемые в выражениях (2.21) и (2.22) проекций сил 𝐹𝑋𝑖 , 𝐹𝑌𝑖, 

действующих на i-ю цапфу со стороны других элементов ротора, определяются из 

условий равновесия сил и моментов (рисунок 2.9). 

𝐹𝑥1 = −𝛱𝑥1 = −∑(
𝑀𝑦𝑖

𝐿 − 𝑓𝑖𝑃𝑥𝑖
)

3

𝑖=1

; 𝐹𝑦1 = −𝛱𝑦1 = −∑
𝑀𝑥𝑖

𝐿 − 𝑓𝑖𝑃𝑦𝑖
,

3

𝑖=1

  

  (2.30) 

𝐹𝑥2 = −𝛱𝑥2 = −∑(
𝑀𝑦𝑖

𝐿 − 𝑑𝑖𝑃𝑥𝑖
)

3

𝑖=1

; 𝐹𝑦2 = −𝛱𝑦2 = −∑
𝑀𝑥𝑖

𝐿 − 𝑓𝑖𝑃𝑦𝑖
,

3

𝑖=1

 

Здесь 𝛱𝑥𝑖 , 𝛱у𝑖 , 𝑖 = 1,… ,3 −опорные реакции; 𝐿 = 𝐿2 − 𝐿1;  𝑓𝑖 =
𝐿2−𝑙𝑖

𝐿
; 

𝑑𝑖 =
𝑙𝑖−𝐿1

𝐿
; 𝑙1 = 0. 

 

 

Рисунок 2.9 – Схема для расчета внешних нагрузок на цапфы 

 

Реакции внутреннего смазочного слоя на i-ю цапфу ротора в системе 

координат OXY, закрепленной на корпусе турбокомпрессора, определяются 

выражениями: 

 𝑅1𝑋𝑖 = 𝑅1𝑋𝑖 cos(𝜔в𝑖𝑡) − 𝑅1𝑦𝑖 sin(𝜔в𝑖𝑡) ; 

 𝑅1𝑌𝑖 = 𝑅1𝑋𝑖 sin(𝜔в𝑖𝑡) − 𝑅1𝑦𝑖 cos(𝜔в𝑖𝑡). (2.31) 
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Реакции внешнего и внутреннего смазочных слоев любого из двух опор 

скольжения связаны с гидродинамическими давлениями известными 

соотношениями 

 𝑅𝑥 = −𝑟∬ 𝑝𝑐𝑜𝑠𝜑𝑑𝜑𝑑𝑧
𝛺𝐴

; 

 𝑅𝑦 = −𝑟∬ 𝑝𝑠𝑖𝑛𝜑𝑑𝜑𝑑𝑧
𝛺𝐴

. 

Проинтегрированное уравнение Рейнольдса определяет p(φ,z) поле 

гидродинамических давлений в смазочном слое; φ,z – окружная и осевая 

координаты смазочного слоя; r – радиус подшипника; ΩA – активная область 

смазочного слоя. 

В процессе расчета динамики гибкого ротора на опорах скольжения с 

плавающими втулками определяются траектории движения всех элементов 

ротора (колеса, цапфы и центральная масса), положение упругой линии ротора в 

каждый момент времени. При этом необходимо определить следующие 

гидромеханические характеристики опор скольжения. 

Средние за цикл: 

 Мощность потерь на трение Nj в смазочных слоях каждого подшипника и 

суммарные потери на трение; 

 Массовый расход смазочного материала, вытекающего  торцы 

подшипника из внутреннего и наружного смазочных слоев 𝑄𝐵𝑗  и 

суммарный расход 𝑄𝛴; 

 Расчетные (эквивалентные) температуры смазочных слоев 𝑇э𝑗 

подшипников. 

Экстремальные за цикл: 

 Толщины смазочных слоев inf ℎ𝑚𝑖𝑛,𝑗; 

 Гидродинамические давления sup 𝑝𝑚𝑎𝑥,𝑗 .  

Для выявления расчетных температур смазочных слоев применяют 

уравнения тепловых балансов [17].  
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2.4 Алгоритм решения поставленной задачи 
 

2.4.1 Методика определений гидродинамических давлений в смазочном 

слое 
 

С помощью метода Гаусса-Зейделя с  использованием последовательности 

трех сеточных уровней интегрировалось уравнение (2.4). Сетка наименьшего 

размера содержала 96 узлов по оси φ и 25 по оси z. 

Подавая смазку в смазочные слои опор скольжения с плавающими 

втулками, на их внутренние и внешние канавки и отверстия, в том числе, 

Функцию подачи смазки в смазочный слой между валом и подшипником 

выполняют канавки, расположенные на внутренних и внешних поверхностях 

втулки, и отверстия. На их контурах давления считаются известными. На рисунке 

10 наглядно показана развертка внутреннего слоя смазки в подшипнике. Контур 

Г𝛼 ограничивает закрытую канавку, которая не имеет зон соприкосновения с 

торцами подшипника. Ось 𝑂𝜑 полностью совпадает с осью симметрии. Г𝛼̃ 

является квадратом, необходимым для аппроксимации контура отверстия. 

Учитывая, что на шипе источники смазки отсутствуют, то в системе 

координат, которая связана со втулкой, все источники смазки не меняют свое 

положение.  В системе координат, которая имеет связь с корпусом, реализуется 

описание поля давлений во внешнем слое. Из-за этого источники, расположенные 

на внешней поверхности опоры, переходят на развертку поверхности корпуса и 

являются подвижными. 



 

     

230403.2019.226.00.00 ПЗ 
 

Лист 

     
56 

Изм Дата № докум Подпись Дата 

 

 

 

Рисунок 2.10 – Развертка смазочного слоя опоры при наличии на поверхностях 

шипа и подшипника источников смазки. 

В случае когда 𝜑𝛼̃ , 𝛼̃ = 1,2,… 𝛼̃ –  координата подвижного источника Г𝛼̃ в 

момент времени τ, для момента (𝜏 + 𝛥𝜏) будем полагать 

 𝜑𝛼̃(𝜏 + 𝛥𝜏) = 𝜑𝛼̃(𝜏) + 𝜔в(𝜏)𝛥𝜏 (2.32) 

Так как смазочный слой не справляется со значительными 

растягивающими напряжениями, результат решения уравнений Рейнольдса 

должны быть положительными. Поэтому, в ходе процесса итераций в точках 

сетки, в которых не проходит условие 𝑝 > 0, давление имеет нулевое значение. 

Если учитывать это для момента τ совокупность ограничений на функции 

𝑝(𝜑, 𝑧), где 𝑧 =
𝑧

𝐵/2
  запишется как 

 𝑝(𝜑, 𝑧) = 𝑝(𝜑 + 2𝜋, 𝑧) =

{
 
 

 
 ≥ 0,𝛺 ∈ (0 ≤ 𝜑 ≤ 2𝜋,−𝑎 ≤ 𝑧 ≤ 𝑎);

𝑝±, 𝑧 = ±𝑎; 

𝑝𝛾(𝜑, 𝑧) ∈ Г𝛾, 𝛾 = 1,2,… 𝛾; 

𝛾 = 𝛼, 𝛼̃

 (2.33) 

Координаты геометрических центров (углы 𝜑𝛼 , 𝜑𝛼̃)определяют 

расположение источников, а протяженность источников выражается 

уравнениями: 
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 𝑏̅𝛾𝜑
𝑘 = 𝑚𝛾

𝑘 ∙ ∆𝜑
𝑘 , 𝑏̅𝛾𝑧

𝑘 = 𝑛𝛾
𝑘 ∙ ∆𝑧

𝑘; 

 𝑚𝛾
𝑘 = 𝑖𝑛𝑡 (

𝑏𝜑

∆𝜑
𝑘) , 𝑛𝛾

𝑘 = 𝑖𝑛𝑡 (
 𝑏𝑧

∆𝑧
𝑘)  (2.34) 

где 𝑏̅𝜑
𝑘 , 𝑏̅𝑧

𝑘 – безразмерные протяженности источников по осям φ и 𝑧 на сетке k; 

𝑚𝛾
𝑘 , 𝑛𝛾

𝑘 – масштабные множители; ∆𝜑
𝑘 , ∆𝑧

𝑘 – размеры шагов для сетки k. 

Изначально на первичной  грубой сетке источники смазки  имели вид 

напорных линий для канавки, а для отверстия – точка. Применяя выражение 

(2.30), рассчитываются размеры  источников на второй и третьей сетках. В 

результате их граничные габариты могут быть заданы с точностью размеров ячеек 

самой мелкой сетки ∆𝜑
𝑘 , ∆𝑧

𝑘 [21]. 

 

2.4.2 Тепловой расчет гидродинамических подшипников 
 

Потери на трение в трибосопряжениях ротора турбокомпрессора 

несколько ниже, чем в тяжелонагруженных подшипниках коленчатого вала, 

однако, они достигают значения от 5 до 15%. Конструкция трибосопряжений во 

многом определяет надежность работы турбокомпрессора и устойчивость 

движения ротора. 

Для трибосопряжений, работающих автономно, с промежуточными 

плавающими втулками к системе уравнений движения шипа добавляются 

уравнения движения плавающей втулки, которые в системе координат OXY, 

связанной с корпусом турбокомпрессора, записываются в виде: 

 

(1) (1)m X =F +R ;c X1 X
(1) (1)m Y =F +R ;c Y1 Y
(2) (2) (1)m X =R -R ;c2 X X
(2) (2) (1)m Y =R -R ;c2 Y Y

Tp TpJ ω =M -M .2 2 1 2













 (2.35) 
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Здесь ,X YF F  – проекции на координатные оси силы, действующей со стороны 

внутреннего смазочного слоя на цапфу ротора; (1) (1) (2) (2), , ,X Y X YR R R R  – проекции на 

координатные оси реакций внутреннего и внешнего смазочных слоев на цапфу и 

втулку; (1) (1) (2) (2), , ,c c c cX Y X Y  – координаты центра масс цапфы ротора и плавающей 

втулки; 21,mm  – массы цапфы и втулки; 2J  – осевой момент инерции втулки; 

1 2,Tp TpM M  – моменты сил трения, приложенных ко втулке со стороны 

соответственно внутреннего и наружного слоев смазки.  

В основу теории тепловых процессов, происходящих в системе «цапфа – 

смазочный слой – подшипник», положено обобщенное уравнение энергии 

(теплопереноса) для смазочного слоя вязкой жидкости [18]: 

 

2

0 0 0 2x y z

T T T T T
c c V V V Д

t x y z y
  

     
     

     
  (2.36) 

где 0 0,  , c   – плотность, удельная теплоемкость и теплопроводность смазки 

(обычно принимаются постоянными); ( , , , )T x y z t  – температура в точке с 

координатами , ,x y z ; , ,x y zV V V  – компоненты вектора скорости элементарного 

объема смазки, расположенного между двумя поверхностями трения; Д – 

диссипативная функция.  

Большинство исследователей из-за сложности решения уравнения (2.35) 

упрощают его и определяют распределение температуры в смазочном слое только 

по одной координате (по углу подшипника) [40]. 

Для корректировки температуры смазочного слоя на каждом шаге 

вычислений траектории движения шипа применялась нижеизложенный алгоритм. 

Берется предполагаемое приращение температуры смазки ∆𝑇(0) и 

проводится вычисление эффективной температуры смазочного слоя в нулевом 

приближении 

 𝑇Э
(0)(𝜏) = 𝑇0 + ∆𝑇

(0) (2.37) 
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Расчет траектории движения центра шипа применительно к i-му шагу, 

вязкость 𝜇∗ определяется по уравнениям: 

 𝜇∗(𝑇𝑝, 𝑝, 𝛾̇) =

{
 
 

 
 𝜇1 ∙ 𝐶1 ∙ 𝑒

(
𝐶2

𝑇𝑝+𝐶3
)+𝛽(𝑇𝑝)∙𝑝

, 1 ≤ 𝛾̇ ≤ 𝛾̇1

(𝑙2)
𝑛(𝑇𝑝)−1

2 ∙ 𝐶2 ∙ 𝑒
(

𝐶2
𝑇𝑝+𝐶3

)+𝛽(𝑇𝑝)∙𝑝
, 𝛾̇1 ≤ 𝛾̇ ≤ 𝛾̇2

𝜇2 ∙ 𝐶1 ∙ 𝑒
(

𝐶2
𝑇𝑝+𝐶3

)+𝛽(𝑇𝑝)∙𝑝
, 𝛾̇ > 𝛾̇2

 (2.38) 

 𝛾̇ = √𝑙2 

 𝑙2 = (
𝜕𝑣𝑥

𝜕𝑦
)
2
+ (

𝜕𝑣𝑧

𝜕𝑦
)
2
 

 𝐶1 =
𝜇1

exp  (
𝐶2
𝑇1
)
 

 𝐶2 =
𝑙𝑛(

𝜇1
𝜇2
)∙(𝑇1+𝐶3)∙(𝑇2+𝐶3)

𝑇2−𝑇1
 

 𝐶3 =
−[𝑇1(𝑇3−𝑇2)𝑙𝑛(

𝜇1
𝜇2
)−𝑇3(𝑇2−𝑇1)𝑙𝑛(

𝜇2
𝜇3
)]

(𝑇3−𝑇2)𝑙𝑛(
𝜇1
𝜇2
)−𝑇3(𝑇2−𝑇1)𝑙𝑛(

𝜇2
𝜇3
)

 

При этом на каждом шаге вычислений траектории движения шипа будут 

рассчитываться значения потерь на трение 𝑁(𝑖)(𝜏) и торцевого расхода 𝑄В
𝑖 (𝜏).  

 𝑄𝐵
𝑖 (𝜏) = −

𝑟𝑖

6𝜇э
∙ ∫ ℎ𝑖

3 ∙
𝜕𝑝𝑖

𝜕𝑧𝑖
|                    𝑑𝜑𝑖
𝑧𝑖 = 𝐵𝑖 2⁄

2𝜋

0
 (2.39) 

Потери мощности вычисляются интегрированием по объему смазочного 

слоя функции диссипации Д∗ 

 𝑁(𝑖)(𝜏) =
𝐵𝐷2𝛹𝜇0

8𝑎
∬ Д∗𝑑𝜑𝑑𝑧
𝛺
𝐴

, (2.40) 

 𝛺𝐴 = 𝛺𝐴 − 𝛺𝑆
∗;  

 Д∗ = ∫ 𝜇
1

0
[(
𝜕𝑉𝑥

𝜕𝑦
)
2
+ (

𝜕𝑉𝑧

𝜕𝑦
)
2

] 𝑑𝑦. 

где 
𝜕𝑉𝑥

𝜕𝑦
, 
𝜕𝑉𝑧

𝜕𝑦
 – градиенты скоростей сдвига; 𝛺𝑆

∗ - область, занятая источниками 

смазки. 
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Приращение температуры в смазочном слое на каждом временном шаге (за 

цикл нагружения) определяется по формуле 

 ∆𝑇(𝑖)(𝜏) =
𝑁(𝑖)(𝜏)

𝑄𝐵
(𝑖)
(𝜏)𝜌𝑐𝑚

 (2.41) 

где 𝑁(𝑖)(𝜏) – потери мощности на трение в СС на каждом временном шаге (за 

цикл нагружения); 𝑄𝐵
(𝑖)
(𝜏)– расход смазки через подшипник на каждом временном 

шаге (за цикл нагружения); 𝜌 – плотность смазочного материала; 𝑐𝑚 – 

теплоемкость смазочного материала. 

На n-ом временном шаге, учитывая предыдущее выражение приращения 

(2.37), эффективная температура смазочного слоя определяется следующим 

образом 

 𝑇Э
(𝑖)(𝜏) = 𝑇𝐾 + ∆𝑇

(𝑖) (2.42) 

Исходя из полученного значения 𝑇Э
(𝑖)

, уточняется значение эффективной 

вязкости 𝜇Э
(𝑖) (2.34). 

В заключении цикла расчета траектории шипа определяется значение 

средней за цикл нагружения опоры температура смазочных слоев 𝑇Э
∗(1) в первом 

приближении: 

 𝑇Э
∗(1)

=
1

𝜏ц
∫ 𝑇Э

(𝑖)(𝜏)
𝜏ц
0

𝑑𝜏 (2.43) 

Получив определенное значение температуры 𝑇Э
∗(1)

, проводится расчет 

тепловых потоков в шипе 𝑁ш
∗  и подшипника 𝑁𝑛

∗. На протяжении одного цикла 

нагружения тепловые потоки считаются неизменными, а значения приращения 

температуры смазочного слоя (2.37) корректируются по выражению 

 ∆𝑇(𝑖)(𝜏) =
𝑁(𝑖)(𝜏)−(𝑁ш

∗+𝑁𝑛
∗ )

𝑄𝐵
(𝑖)
(𝜏)𝜌𝑐𝑚

 (2.44) 
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Итерации оканчиваются при совпадении расчетных температур в двух 

соседних циклах: 

 |𝑇Э
∗(𝑖+1)

− 𝑇Э
∗(𝑖)
| ≤ 𝜀𝑇 (2.45) 

где 𝜀𝑇 – погрешность расчета температуры смазочного слоя. 

2.4.3 Интегрирование системы дифференциальных уравнений движения 

гибкого ротора турбокомпрессора 
 

Для того чтобы решить задачу расчета динамики гибкого ротора 

турбокомпрессора на гидродинамических опорах скольжения необходимо решить 

систему уравнений движения (2.24) для центральной массы и дисков и системы 

типа (2.25 - 2.29) для двух опор. Система для дисков и центральной массы, 

которая записана в обратной форме, предварительно обращается 

{
 

 
𝑋̈
𝑌̈
𝜃̈𝑋
𝜃̈𝑌}
 

 

= [𝐴]−1 ∙ {

𝜙𝑋
𝜙𝑌
𝛬𝑋
𝛬𝑌

} 

В итоге, выходит, что система уравнений движения такой системы, как 

«ротор-подшипники» образована 20 дифференциальными уравнениями второго 

порядка относительно координат U. 
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 𝑈 =

{
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
𝑋1
𝑋2
𝑋3
𝑋ц1
𝑋ц2
𝑋в1
𝑋в2
𝑌1
𝑌2
𝑌3
𝑌ц1
𝑌ц2
𝑌в1
𝑌в2
𝜃𝑥1
𝜃𝑥3
𝜃𝑦1
𝜃𝑦3
𝜃в1
𝜃в2}

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 (2.46) 

Заменив переменные 𝑧 = 𝑈,⃛ 𝑧̇ = 𝑈, можно проинтегрировать систему 

(2.46). В результате получим систему из 40 дифференциальных уравнений 

первого порядка. 

В алгоритме решения присутствует начальный промежуток времени 

𝑡н = 3𝑡ц (𝑡ц −время цикла, которое равно десяти оборотам ротора), необходимый 

для исключения влияния начальных условий. На данном промежутке информация 

не записывается. Анализ, полученных траекторий, выполняется на следующем 

промежутке 𝑡∗ >≤ 30𝑡ц в точках 𝑡𝑚 = 𝑚𝑡ц, 𝑚 = 1,2…30. Этот анализ требуется 

для подтверждения факта существования предельных орбит или отсутствия. 

Констатация факта присутствия предельных орбит шипа и втулки происходит в 

случае, если границы двух областей 𝛺𝑚−1 и 𝛺𝑚, где расположены рассчитанные  

точки с координатами 𝑋𝑗 , 𝑌𝑗, совпадают с точностью 2 ∙ 10−6 мкм. 

При подтверждении наличия предельных орбит, интегрирование 

продолжается на промежутке 𝑡∗∗ ≤ 5𝑡ц. Во временных точках 𝑡 =
𝑡ц

10
 вычисляются 
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и записываются гидромеханические характеристики, а именно: мощность потерь 

на трения, расходы  смазки, эксцентриситеты, минимальные толщины смазочных 

слоев т.д.). 
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3 ИССЛЕДОВАНИЕ ТЕПЛОВОГО СОСТОЯНИЯ РАДИАЛЬНОГО 

ПОДШИПНИКА РОТОРА ТУРБОКОМПРЕССОРА ТКР 50.09.16 

 

3.1 Исходные данные 

 

3.1.1 Описание объекта исследования 

 

Объектом исследования был выбран радиальный подшипник скольжения 

турбокомпрессора ТКР 50.09.16, произведенный НПО «Турботехника» г. 

Протвино. Прототип применяется на двигателях ЯМЗ-53423. Рабочая частота 

вращения вала ротора 50.09.16 ТКР: 60000 мин
-1. Разрез упрощенной конструкции 

ТКР 50.09.16 представлен на рисунке 3.1. Конструкция радиального подшипника 

представлена на рисунке 3.2.  

 

 

Рисунок 3.1 – Упрощенная конструкция ТКР 50.09.16 
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Рисунок 3.2 – Конструкция радиального подшипника скольжения 
 

3.1.2 Построение расчетной сетки гидродинамической опоры скольжения 
 

Для расчета смазочного слоя подшипника скольжения и построение 

расчетной сетки использовался Ansys Academic [26].  

При создании расчетной сетки в сеточном препроцессоре Meshing для всех 

частей модели применялся метод Sweep. Метод Sweep позволяет строить 

расчетную сетку на основе призматических элементов с помощью операции 

протягивания элементов одного слоя вдоль некоторой оси. Использование этого 

метода ограничено применением  геометрических моделей, полученных как тел 

вращения. 

  Для опции Src/Trg Selection выбран режим Manual source, позволяющий 

пользователю вручную выбирать поверхность-источник, а поверхность-приемник 

определяется автоматически. Данная опция актуальна в том случае, если сечение 

модели вдоль линии протягивания меняется и размеры сечения поверхностей 

источника и приемника не совпадают.  

Для имитации граничных слоев использовались опция Number of Divisions, 

а также опция Sweep Bias Type, которая используется для сгущения сетки к одной 

из поверхностей. Для отдельных частей модели, так называемых «доменов», 

применялся инструмент Inflation. Инструмент отвечает за построение расчетной 

сетки с ячейками призматической формы со сгущающимися слоями вблизи 

поверхностей. Сама модель  была разделена на 44 части. Это было необходимо 
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для улучшения качества расчетной сетки. Для экономии вычислительных и 

временных ресурсов, большинство ячеек модели имеет гексаэдрическую  форму. 

Расчетная геометрическая модель представлена на рисунке 3. 

 

 

Рисунок 3.3 – Расчетная сетка жидкостной модели  радиального подшипника 

скольжения, учитывающая внутренние призматические слои. 

 

3.1.3 Граничные условия и  варианты расчетной модели 
 

Расчет проводился  в программном комплексе Ansys  Fluent[27]. Алгоритм 

решения был выбран по давлению (Pressure Based), более известный в российской 

литературе, как неявный алгоритм установления. В модель подключено 

уравнение энергии (Energy Equation), с помощью которого учитываются 

изменения температуры потока и тепловые явления. Модель вязкости (model 

Viscous) была выбрана двухпараметрическая модель турбулентности k-epsilon 

Realizable.  Так как использовалась двухпараметрическая модель турбулентности, 

требуется дополнительно задавать две величины, характеризующие 

турбулентность входящего потока.  
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Входными граничными условиями являлись полное давление и 

температура (Pressure inlet) на входе в расчетную область.В нашем случае мы 

использовали интенсивность турбулентности и гидравлический диаметр. 

Значение интенсивности турбулентности составляет 5%. Значение 

гидравлического диаметра для входных отверстий составляет 1,8мм, а для 

выходных  -  0,46 и 0,1 мм. Решение производилось по схеме Coupled, 

применяемой для нестационарных задач. При этом для всех параметров 

применялась схема дискретизации второго порядка точности (Second Order 

Upwind).  

Для расчета использовались параметры судового моторного масла 

М16Г2ЦС. Параметры смазочного материала представлены в таблице 3.1. 

Таблица 3.1 – Параметры масла М16Г2ЦС 

T, 
C0 

Плотность, 

кг/м3 
Теплоемкость, 

Дж/(кг*К) 

Коэффициент 

кинематической 

вязкости, м2/с 

Коэффициент 

динамической 

вязкости, Па*с 

20 900,21 1866,5 0,000970716 0,87385 
25 897,145 1886,9 0,00055567 0,49852 
30 894,08 1907,3 0,000352261 0,31495 
35 891,015 1927,7 0,000239606 0,21349 
40 887,95 1948,1 0,0001716 0,15237 
45 884,885 1968,5 0,000127831 0,11312 
50 881,82 1988,9 9,82296E-05 0,08662 
55 878,755 2009,3 7,74035E-05 0,06802 
60 875,69 2029,7 6,22715E-05 0,05453 
65 872,625 2050,1 5,09781E-05 0,04448 
70 869,56 2070,5 4,23567E-05 0,03683 
75 866,495 2090,9 3,56463E-05 0,03089 
80 863,43 2111,3 3,03349E-05 0,02619 
85 860,365 2131,7 2,60687E-05 0,02243 
90 857,3 2152,1 2,25975E-05 0,01937 
95 854,235 2172,5 1,97405E-05 0,01686 
100 851,17 2192,9 1,73647E-05 0,01478 
105 848,105 2213,3 1,53707E-05 0,01304 
110 845,04 2233,7 1,36831E-05 0,01156 
115 841,975 2254,1 1,2244E-05 0,01031 
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Окончание таблицы 3.1 

120 838,91 2274,5 1,10081E-05 0,00923 
125 835,845 2294,9 9,94013E-06 0,00831 
130 832,78 2315,3 9,01174E-06 0,00750 
135 829,715 2335,7 8,20036E-06 0,00680 
140 826,65 2356,1 7,48768E-06 0,00619 
145 823,585 2376,5 6,85879E-06 0,00565 
150 820,52 2396,9 6,30143E-06 0,00517 
155 817,455 2417,3 5,80548E-06 0,00475 
160 814,39 2437,7 5,3625E-06 0,00437 
165 811,325 2458,1 4,96544E-06 0,00403 
 
В модели присутствует 8 входных отверстий (inlet), и 4 выходных 

отверстия(outlet). В граничных условиях последних включена опция Radial 

Equilibrium Distribution, позволяющая учесть распределение давления по высоте 

канала с помощью уравнения радиального равновесия, что повышает точность 

моделирования течения в турбомашинах. На входе давление принимает значение 

4 атмосферы, на выходе – 1 атмосфера. 

Для определения теплового состояния гидродинамических опор 

скольжения, было разработано три варианта теплонагруженности: 

 I вариант. Температура не зависит от расположения отверстий. На 

входе – 60 С°, на выходных отверстиях – 90 С°;  

 II вариант. Вариант, приближенный к реальному. Температура зависит 

от расположения отверстий, а ее значения взяты из результатов 

термометрирования реального турбокомпрессора. Возле колеса компрессора 

значение на входном отверстии равняется 70 С°, на выходном – 90 С°.  У колеса 

турбины на входе температура равнялась 90 С°, а на выходе – 110 С°;  

 III вариант. Симуляция перегрева трибосопряжения. Температура 

возле колеса компрессора на входе составляет 120 С°,  на выходе – 140 С°.  Возле 

колеса турбины на входе – 140 С°, на выходе – 160 С°. 

Граничные условия для вариантов теплонагруженности 

гидродинамической опоры скольжения турбокомпрессора сведены в таблицу 3.2. 
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Таблица 3.2 – Граничные условия для вариантов теплонагруженности 

гидродинамической опоры скольжения турбокомпрессора 

Вариант теплового 

состояния 
Область 

Температура, С° 
Со стороны 

турбины 
Со стороны 

компрессора 

I 

Вход 
(Inlet) 

60 

Выход 

(Outlet) 
90 

II 

Вход 
(Inlet) 

90 70 

Выход 

(Outlet) 
110 90 

III 

Вход 
(Inlet) 

140 120 

Выход 

(Outlet) 
160 140 

 

С учетом вышесказанного, для трех вариантов тепловой нагруженности, 

было разработано четыре варианта геометрии смазочной жидкости в подшипнике, 

а именно: 

A. Относительный эксцентриситет χ=0,5. Значение угла перекоса ротора α=0°; 

B.  Относительный эксцентриситет χ=0,8. Значение угла перекоса ротора α=0°; 

C. Относительный эксцентриситет χ=0,5. Значение угла перекоса ротора 

α=0,07°; 

D. Относительный эксцентриситет χ=0,8. Значение угла перекоса ротора 

α=0,07°. 

Получаем 12 вариантов, которые просчитываются на семи вариантах 

работы турбокомпрессора. По окончанию расчета будут сравниваться 

гидромеханические характеристики (несущая способность W и массовый расход 

Qm) для вариантов теплового состояния  гидродинамической опоры, 

Сформированные исходные данные вариантов геометрии жидкостной модели для 

расчета подшипника скольжения на разных режимах работы представлены в 

таблице 3.3. 
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Таблица 3.3 – Исходные данные вариантов геометрии жидкостной модели для 

расчета подшипника скольжения. 

Вариант 

геометрии 

жидкостной 

модели 

Частота вращения 
ротора n, об/мин 

Относительный 

эксцентриситет χ  

Угол 

перекоса 
α, град 

А 

5000 

0,5 0 

15000 
30000 
40000 
50000 
60000 
70000 

В 

5000 

0,8 0 

15000 
30000 
40000 
50000 
60000 
70000 

С 

5000 

0,5 0,07 

15000 
30000 
40000 
50000 
60000 
70000 

D 

5000 

0,8 0,07 

15000 
30000 
40000 
50000 
60000 
70000 
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3.2 Результаты расчета, оценка гидромеханических характеристик 
 

Вариант A(: χ=0,5;α=0°) 
Полученные результаты в ходе расчета варианта  жидкостной геометрии A  

при разных тепловых состояниях сведены в таблицу 3.4. 

 

Таблица 3.4 – Результаты расчета варианта геометрии А 

Вариант 

теплового 

состояния 

Скорость 

вращения 

n, об/мин 

Несущая 

способность 

W, Н 

Массовый 

расход масла 

Qm, кг/ч  

I 

5000 16,32 2,45 

15000 17,62 3,87 

30000 28,48 5,21 

40000 50,72 6,31 

50000 40,34 6,93 

60000 68,4 8,49 

70000 77,11 9,61 

II 

5000 16,54 4,62 

15000 16,32 4,87 

30000 21,53 5,81 

40000 23,43 6,16 

50000 25,35 6,78 

60000 42,3 7,37 

70000 46,73 8,21 

III 

5000 16,9 13,77 

15000 17,35 13,4 

30000 17,74 12,58 

40000 17,47 11,89 

50000 17,53 11,21 

60000 18,9 10,44 

70000 25,2 10,55 
 

На рисунке 3.4 представлена зависимость несущей способности W и 

массового расхода  масла Qm от частоты вращения ротора при заданном варианте 

жидкостной геометрии подшипника. 
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Рисунок 3.4 – Несущая способность и массовый расход в зависимости от скорости 

вращения при различных тепловых состояниях смазочного слоя в подшипнике 

скольжения: χ=0,5;α=0° 
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На рисунках 3.5,3.8,3.11,3.14 сравниваются поля давлений, на рисунках 

3.6, 3.9,3.12,3.15 – контуры температур внутри смазочного слоя при разных 

тепловых состояниях и разных вариантах геометрии жидкостной модели. 

 

 

 

 
Рисунок 3.5 – Сравнение контуров давлений для разных вариантов теплового 

состояния подшипников скольжения: : χ=0,5;α=0° 
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Рисунок 3.6 – Сравнение контуров температур для разных вариантов теплового 

состояния подшипника скольжения:  χ=0,5;α=0° 
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Вариант B(χ=0,8;α=0°) 

Полученные результаты в ходе расчета варианта  жидкостной геометрии A  

при разных тепловых состояниях сведены в таблицу 3.5. 

 

Таблица 3.5 – Результаты расчета варианта геометрии B 

Вариант 

теплового 

состояния 

Скорость 

вращения 

n, об/мин 

Несущая 

способность 

W, Н 

Массовый 

расход масла 

на 

подшипник 

Qm, кг/ч  

I 

5000 20,07 4,02 

15000 29,8 5,7 

30000 69,75 8,6 

40000 87,86 10,19 

50000 106,12 11,3 

60000 124,68 11,66 

70000 142,91 13,91 

II 

5000 17 6,18 

15000 25,83 7,9 

30000 35,13 7,49 

40000 41,17 11,1 

50000 63,6 10,26 

60000 77,55 10,87 

70000 79,59 12,17 

III 

5000 16,9 18,03 

15000 17,35 17,99 

30000 17,74 16,98 

40000 17,47 16,27 

50000 17,53 15,76 

60000 18,9 15,41 

70000 25,2 15,87 
 

На рисунке 3.7 представлена зависимость несущей способности W и 

массового расхода  масла Qm от частоты вращения ротора при заданном варианте 

жидкостной геометрии подшипника. 
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Рисунок 3.7 – Несущая способность и массовый расход в зависимости от скорости 

вращения при различных тепловых состояниях смазочного слоя в подшипнике 

скольжения: χ=0,8;α=0° 
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Рисунок 3.8 – Сравнение контуров давлений для разных вариантов теплового 

состояния подшипников скольжения: χ=0,8;α=0° 
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Рисунок 3.9 – Сравнение контуров температур для разных вариантов теплового 

состояния подшипника скольжения: χ=0,8;α=0° 
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Вариант C(χ=0,5;α=0,07°) 
Полученные результаты в ходе расчета варианта  жидкостной геометрии A  

при разных тепловых состояниях сведены в таблицу 3.6. 

 

Таблица 3.6 – Результаты расчета варианта геометрии C  

Вариант 

теплового 

состояния 

Скорость 

вращения 

n, об/мин 

Несущая 

способность 

W, Н 

Массовый 

расход масла 

на 

подшипник 

Qm, кг/ч  

I 

5000 15,77 2,42 

15000 12,61 3,3 

30000 38,9 5,39 

40000 24,33 6,69 

50000 27,65 8,39 

60000 62,68 10,74 

70000 70,9 12,07 

II 

5000 15,98 4,79 

15000 10,93 4,65 

30000 10,5 5,95 

40000 11,28 7,05 

50000 32,52 8,16 

60000 35,77 9,45 

70000 22,69 10,96 

III 

5000 15,5 14,41 

15000 13,99 14,13 

30000 12,14 13,31 

40000 11,6 12,69 

50000 10,61 12,01 

60000 10,13 12,39 

70000 8,35 12,71 
 

На рисунке 3.10 представлена зависимость несущей способности W и 

массового расхода  масла Qm от частоты вращения ротора при заданном варианте 

жидкостной геометрии подшипника. 
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Рисунок 3.10 – Несущая способность и массовый расход в зависимости от 

скорости вращения при различных тепловых состояниях смазочного слоя в 

подшипнике скольжения: χ=0,5;α=0,07° 
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Рисунок 3.11 – Сравнение контуров давлений для разных вариантов теплового 

состояния подшипника скольжения: χ=0,5;α=0,07° 
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Рисунок 3.12 – Сравнение контуров температур для разных вариантов теплового 

состояния подшипника скольжения: χ=0,5;α=0,07° 
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Вариант D (χ=0,8;α=0,07°) 
Полученные результаты в ходе расчета варианта  жидкостной геометрии A  

при разных тепловых состояниях сведены в таблицу 3.7. 

 

Таблица 3.7 – Результаты расчета варианта геометрии D 

Вариант 

теплового 

состояния 

Скорость 

вращения 

n, об/мин 

Несущая 

способность 

W, Н 

Массовый 

расход масла 

на 

подшипник 

Qm, кг/ч  

I 

5000 29,74 3,74 

15000 33,63 5,44 

30000 80,53 7,91 

40000 104,16 10,59 

50000 134,76 12,89 

60000 164,17 14,27 

70000 171,29 16,6 

II 

5000 20,45 5,42 

15000 24,71 6,71 

30000 68,65 9,38 

40000 66,73 10,4 

50000 72,35 11,69 

60000 93,67 13,13 

70000 103,13 15,51 

III 

5000 15,05 17,09 

15000 15,96 16,71 

30000 17,32 15,21 

40000 21,75 14,94 

50000 35,85 15,47 

60000 39,31 16,14 

70000 43,79 16,09 
 

На рисунке 3.13 представлена зависимость несущей способности W и 

массового расхода  масла Qm от частоты вращения ротора при заданном варианте 

жидкостной геометрии подшипника. 
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Рисунок 3.13 – Несущая способность и массовый расход в зависимости от 

скорости вращения при различных тепловых состояниях смазочного слоя в 

подшипнике скольжения: χ=0,8;α=0,07° 
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Рисунок 3.14 – Сравнение контуров давлений для разных вариантов теплового 

состояния подшипника скольжения: χ=0,8;α=0,07° 
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Рисунок 3.15 – Сравнение контуров температур для разных вариантов теплового 

состояния подшипника скольжения: χ=0,8;α=0,07° 
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На рисунках 3.19-3.21 представлена траектория движения центров для 

разных тепловых состояний. 

На рисунках 3.16-3.18 изображена упругая линия ротора для разных 

состояний теплонагруженности смазочного слоя внутри опоры.

Рисунок 3.16 – Упругая линия ротора для первого варианта теплового состояния 

 

Рисунок 3.17 – Упругая линия ротора для второго варианта теплового состояния 
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 Рисунок 3.18 – Упругая линия ротора для третьего варианта теплового состояния   
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Рисунок 3.19 – Траектории движения центров для первого варианта теплового 

состояния: 1,4 – для колес; 2,3 – для цапф ротора 
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Рисунок 3.20 – Траектории движения центров для второго варианта теплового 

состояния: 1,4 – для колес; 2,3 – для цапф ротора 
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Рисунок 3.21 – Траектории движения центров для третьего варианта теплового 

состояния: 1,4 – для колес; 2,3 – для цапф ротора 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
 

На основе проведенного анализа научной и технической литературы была 

проведена оценка актуальности исследования. 

Выполнены расчеты динамики гибкого ротора и гидромеханических 

характеристик радиального подшипника с учетом тепловой нагруженности узла 

трения. 

Была разработана сеточная жидкостная модель тонкого слоя смазки в 

подшипнике скольжения, которая использовалась для расчета методом конечных 

объемов. Сформированы граничные условия с учетом положения шипа в 

пространстве зазора варианты тепловой нагруженности подшипников. 

Были получены результаты влияния температуры смазочного материала на 

работу трибосопряжения, Исходя из полученных результатов, были сделаны 

следующие выводы: 

 Предельный температурный диапазон, при котором подшипник выполняет 

свои функции, зависит от параметров смазочного материала; 

 Самый лучший из представленных вариантов – I вариант (Температура не 

зависит от расположения отверстий. На входе – 60 С°, на выходных отверстиях – 

90 С°). При таком тепловом состоянии, несущая способность достигает 

максимального значения (при χ=0,8 и α=0,07° на частоте вращения  60000 об/мин 

W=164,17 Н) и минимальное значение расхода масла (при χ=0,5 и α=0,07° на 

частоте вращения 5000 об/мин Qm=2,42 кг/ч). Но этот вариант является 

недостижимым из-за рабочих температурных диапазонов трибосопряжений 

ротора турбокомпрессора; 

 Самый худший из представленных вариантов теплового состояния – III 

вариант (Температура возле колеса компрессора на входе составляет 120 С°,  на 

выходе – 140 С°.  Возле колеса турбины на входе – 140 С°, на выходе – 160 С°). 

Во всех вариантах геометрии жидкостной модели, он имеет самые низкие 

показатели несущей способности (при χ=0,5 и α=0,07° на частоте вращения  70000 
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об/мин W=8,35 Н) и высокие значения массового расхода (при χ=0,8 и α=0° на 

частоте вращения 5000 об/мин Qm=18,03 кг/ч). 

Материал исследований, рассматриваемый в выпускной 

квалификационной работе, был представлен на двух международных 

конференциях по трибологии, и подробно описан в научных статьях (приложение 

А). Программное обеспечение для расчета гидродинамического радиального 

подшипника скольжения турбокомпрессора с учетом динамики гибкого ротора 

было запатентовано (приложение Б). 
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