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Настоящ ий руководящим технический материал (Р Т М ) распро­
страняется на газовы е турбины и компрессоры газотурбинных уста­
новок (Г Т У ), газодувки и компрессоры вспомогательного оборудо­
вания атомных электростанций (АЭС) с газоохлаж даем ы м и реак­
торами, а так ж е на газовы е турбины и компрессоры ГТУ , нагнета­
тели и компрессоры различного назначения.

РТ М  устанавливает метод расчета статических характеристик 
радиальных газостатических подшипников (ГС П ) с гладкой рабо­
чей поверхностью и принудительной подачей газа в смазочный слой 
через два ряда питателей типа «кольцевая диафрагма».

1. ОБЩИЕ ПОЛОЖЕНИЯ

1.1. Условные обозначения:
L — длина подшипника, м;
D — диаметр подшипника, м; 
г —  радиус шипа вала, м;
/ —  длина торцевого участка, м; 
d —  диаметр питателя, м; 
п —  число питателей в ряду; 
с —  средний радиальный зазор подшипника, м; 
е —  эксцентриситет, м;
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е£ — _ —  относительный эксцентриситет;

Н —  толщина смазочного слоя, м; 

h =  ^ — безразмерная толщина смазочного слоя;

к =  —  удлинение подшипника;

к1= - ~ — удлинение торцевой части подшипника;
p s— абсолютное давление питания, кгс/см2 (Н/м2) ;  
р г— абсолютное противодавление, кгс/см2 (Н/м2) ;

р х =  — —  безразмерное торцевое давление;
'Ps

Р  =  р ~—  функция давления;
Р й—  квадрат давления на выходе из питателя; 

р.— коэффициент динамической вязкости газа,
КТО с /Н*с \

М" V м2 / ’
Ts— абсолютная температура питающего газа, К;

7-— показатель политропы газа ;
Г> М3Н — газовая постоянная, ;

a s— скорость звука в газе, подаваемом на см азку, 
м/с;

Q — массовый расход газа, кг/с;
Q — безразмерный расход газа ; 

q ( х ) —  функция истечения;
/?* — характерное давление, кгс/см2 (Н/м2); 

а— коэффициент расхода питателя; 
со— частота вращ ения вала, рад/с; 

м — м асса вала, кг;
g — ускорение земного тяготения, м/с2;

2 ' — частота колебаний вала в подшипнике, рад/с; 
2 — частота прецессии вал а, рад/с;

W — несущая способность подшипника, кгс (Н ) ;
W s— статическая несущая способность, кгс (Н );
W d— динамическая несущая способность, кгс (Н ); 

6— угол нагрузки, рад;

— коэффициент несущей способности;
К — радиальная статическая ж есткость, кгс/м 

(Н/м);
М о,л— момент сил трения, кгс • м (Н  * м ) ;

N K— мощность компрессора, В т; 
у ', г ' — декартовы координаты;

<р— угловая координата.

Безразмерные комплексы
Д =  —  In — — параметр дискретности питателен;
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— конструктивный параметр подшипника с пита­
телями типа «кольцевая диафрагма»;

—  число сжимаемости;

—  число сдавливания.
1.2. Подшипник скольжения, в котором ib качестве смазочного 

вещества используется газ, называется подшипником скольжения 
с газовой смазкой или газовой опорой.

1.3. По принципу образования несущей способности различают 
два типа подшипников скольжения с газовой смазкой — газодина­
мические, и газостатические.

1.4. Подшипник скольжения с газовой смазкой, основная часть 
несущей способности которого создается за счет относительного 
движения поверхностей трения, называется газодинамическим под­
шипником (Г Д П ).

ГДП  относятся к разряду легконагруженных и высокоскорост­
ных опор. Обычно их используют при удельных давлениях на под­
шипник не более 0,2 кгс/см2.

1.5. ГД П  могут быть применены в газрдувках и компрессорах 
вспомогательного оборудования АЭС мощностью не более 500 кВт.

1.6. Подшипник скольжения с газовой смазкой, основная часть 
несущей способности которого создается наддувом в смазочный 
слой сжатого газа от внешнего источника, называется газостатиче­
ским подшипником (Г С П ). ГСП используются при удельных д ав­
лениях на подшипник не более 4 кгс/см2.

1.7. У ГСП имеется ряд существенных преимуществ перед ГД П :
способность нести нагрузку при отсутствии вращения вала;
большая несущая способность;
возможность применения сравнительно больших зазоров (с/г  =  

=  0,0005 -i- 0 ,002);
большой срок службы, который определяется не механическим 

износом, а конструктивной прочностью пары трения;
интенсивное охлаждение подшипника за счет прокачки газа че­

рез рабочий зазор;
повышенная виброустойчиеость;
меньшая чувствительность опоры к изменению рабочего зазора.
Недостаток ГСП — потребность во внешнем источнике сжатого

газа.
1.8. Среди многочисленных видов ГСП наиболее распространен­

ным, технологически освоенным и экспериментально изученным 
является подшипник с принудительной подачей газа в смазочный 
слой через один или два ряда питателей типа «кольцевая диаф­
рагма».

1.9. Исходя из требования создания ГСП повышенной грузо­
подъемности, при разработке РТМ  за основу была взята модель 
ГСП  с двумя рядами кольцевых диафрагм, равномерно расположен­
ных по окружности.

1*
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1.10. Радиальный двухрядный ГСП с кольцевыми диафрагмами, 
показанный на черт. 1 настоящего РТМ, работает следующим об­
разом: газ от внешнего источника поступает во внутреннюю полость 
подшипника под давлением проходит через два ряда питателей 
в зазор между цапфой вала и вкладышем и течет по направлению 
к торцам опоры, где он выходит в окружающую среду с давле­
нием ра. Газ, проходящий через каждый питатель, испытывает дей­
ствие двух последовательно соединенных гидравлических сопротив­
лений — сопротивления самого питателя и участка в зазоре между 
валом и подшипником. Перемещение вала под действием приложен­
ной нагрузки создает различные условия работы для каждого пи­
тателя. Неравенство сопротивлений течению газа в нагруженной 
и ненагруженной областях зазора подшипника при эксцентричном 
положении вала обусловливает различие расходов газа через пи­
татели и потерь давления в них, а следовательно, различные давле­
ния газа на выходе из питателя и при входе в смазочную щель. Об­
разующаяся разность давлений и вызывает появление «подъемной 
силы» или несущей способности ГСП.

2. РАСЧЕТНАЯ МОДЕЛЬ РАДИАЛЬНОГО ГАЗОСТАТИЧЕСКОГО
ПОДШИПНИКА

2.1. Общие положения
2.1.1. Основными характеристиками ГСП являются несущая спо­

собность, жесткость смазочного слоя и расход газа на смазку.
2.1.2. Если распределение давлений в смазочном слое ГСП та­

ково, что реакция газового слоя на шип может уравновешивать не­
которую нагрузку, приложенную к цапфе вала, не допуская при 
этом контакта шипа и подшипника, то говорят, что подшипник об­
ладает несущей способностью.

Несущую способность ГСП определяют по формуле
W =  c wL D (p s ^ p a), (1)

где c w— коэффициент несущей способности, являющийся ограни­
ченной функцией геометрических и конструктивных параметров 
подшипника

< V < < V max <
Газостатические подшипники обладают ограниченной несущей 

способностью:
W m  <  со.

2.1.3. Производная несущей способности ГСП по эксцентриси­
тету называется радиальной жесткостью ГСП и определяется по 
формуле

у _ _  d w  _ L D {p s - P b )  d ew  
de c dz ’

где — коэффициент радиальной жесткости смазочного слоя.

(2)
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Радиальная жесткость ГСП является одним из элементов так 
называемой матрицы жесткости ГСП — характеристики динамиче­
ских свойств смазочного слоя.

dc wr
2 .1 .4 . Коэффициенты c w и -^ -Ч  определенные при иевращаю-

щемся вале и при воздействии постоянной нагрузки W, называются 
статическими коэффициентами несущей способности и жесткости 
смазочного слоя.

Радиальный двухрядный газостатический подшипник
Лхг I А . А А

Ps+ 1  2 А h

Ра

\ _ ±

\\|
;

щ
—>4I d

6 >Н, г

±J

Черт. 1

2Л.5. Масса газа, протекающая в единицу времени через под­
шипник, называется массовым расходом газа и определяется по 
формуле

Q = 2 4 ^  Ц ’ (3)

где Q — безразмерный расход газа.
2.1.6. Расчет основных статических характеристик ГСП произ­

водится при следующих допущениях и ограничениях (черт. I):
удлинение подшипника не меньше'единицы
подшипник имеет два симметрично расположенных ряда одина­

ковых круглых питателей, отстоящих от торцов на расстояниях 
I >  0,25D;

дросселирование газа происходит в кольцевых диафрагмах, т. е. 
выполняется условие 4H j< d  (см. приложение 1, п. 3.3);

питатели в каждом ряду наддува распределены равномерно;
число питателей в каждом ряду наддува должно быть не меньше 

шести;
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оси шипа 1 (см. черт, i) и подшипника 2 параллельны;
минимальный зазор с mhl приходится на перемычку между двумя 

соседними питателями 3;
газ подается в питатели под постоянным давлением;
коэффициенты расхода кольцевых диафрагм (а) не зависят от 

смещений шипа и одинаковы для всех питателей;
течение газа в питателях близко к одномерному изэнтропиче- 

скому процессу и подчиняется законам газовой динамики.
Установившееся ламинарное и изотермическое течение газа 

в смазочном слое ГСП описывается уравнением Рейнольдса [1]

w ( H ’ v ) + v ( H ,JP )  =  °- <4>

2.1.7. Для расчета статических характеристик ГСП используется 
модель осевого течения газа в зазоре *, учитывающая дискретность 
распределения питателей и их размеры.

2.1.8. Влияние окружных перетечек на несущую способность 
смазочного слоя ГСП учитывается с помощью поправочных коэф­
фициентов (см. п. 2.3), определяемых теоретическим путем.

2.1.9. Для расчета ГСП в соответствии с осевой моделью тече­
ния используется следующая схема:

смазочный слой разбивается осевыми линиями на п равных сек­
торов, симметричных относительно питателей

<?, — < ? < ? / +  ^ , / =  1 , 2 , . . . ,  Я;

зазор на участке /-го сектора принимается постоянной толщины, 
равной толщине слоя в зоне соответствующего питателя

И ! =  с (1 — г cos rfj)  =  chfi (5)

распределение давлений на каждом секторе определяется по- ме­
тоду точечных источников согласно гидродинамической аналогии 
Котляра Я- М, [2];

давления на выходе из питателей определяются по уравнениям 
баланса расходов через сектор и соответствующие питатели;

принимается, что осредненное по ширине сектора значение дав­
ления равно корню квадратному из осредненного квадрата дав­
лений, как и в большинстве инженерных методик расчета ГСП;

несущая способность подшипника вычисляется по формуле
1 F = 2 £ j IF 1 +  £ 2̂ 2 , (6)

где W{ и W2— соответственно величины несущих способностей тор­
цевых и средней частей подшипника, вычисленные в рамках модели 
осевого течения газа в ГСП, k x и k2— коэффициенты окружных пе­
ретечек.

* Здесь и далее зазором называем смазочный слой в подшипнике.
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П р и м е ч а н и я :
1. Торцевая часть подшипника — участок подшипника, заключенный между 

торцом подшипника и линией наддува, ближайшей к нему (черт. 1, участки 
б иг).

2. Средняя часть подшипника — участок подшипника, заключенный между 
двумя линиями наддува (участок в).

2.2. Расчет поля давлений в смазочном слое ГСП по модели 
осевого течения

2.2.1. Согласно принятой схемы расчета функция давлений Р =  
= р 2 на каждом секторе удовлетворяет уравнению Лапласа

ДЯ =  0, (7)

полученному из уравнения (4) при h =  const.

Расчетная схема подшипника

2.2.2. Для определения давлений на одном секторе восполь­
зуемся методом источников и стоков [2]. Расположим две дорожки 
источников обильности М и две дорожки стоков обильности (—М ) , 
как это показано на черт. 2.

2.2.3. В системе координат у\ z f (черт. 2) функция Р, удовлетво­
ряющая уравнению (7) и имеющая логарифмические особенности 
в точках расположения источников и стоков, определяется фор­
мулой

р __  д 2 __  fybRTs шм

2п {*' + /)СП ------- -----
1 DШ в 2n{z' — l) 

c h ----------------

2 ny' 
co s  —

2 ny'
COS ——

+

ch
2n { z f 0

+  ln D
COS

2лу'

ch
2 n (z' ^  L +  l) 

D
cos

D 
2 ny 
~D

sh
7— b 2 In

sh

n (L  — /)
D

n{L +  l)
D  J

+ p I (8)
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2,2.4. Формула (8) достаточно точно определяет распределение 
давлений на секторе в случае соосности шипа и подшипника. При 
этом линии равного давления р =  ра отклоняются от торцевых линий 
z '= 0  и на величину не более чем

2D ch2
п

2 n l  
sh —

что при 1 и 6 составляет менее 0,00042 D и лежит в пре­
делах точности обработки торцевых поверхностей.

2.2.5. Квадрат среднего давления на выходе из питателя опреде­
ляется по формуле

Р‘  =  - Ь \ Р‘ Г' <9>
Г

где Г  — контур питателя.
При вычислении интеграла (9) с точностью до величин выс- 

шего порядка малости при условии, что 1, получаем

Рп = 12 уАТз 
п т М In

2nl nL t n {L  —sh_ sh_ sh_ _ о

nd , n (L  — 
2 0 S О

21) . n (L + l)
—  sn

+ P l -

D

(10)

/1ЛЧ 2nl ^  0 н (£— 2/) . 0Формулу (10) для случая -g- ^  3 и ^----->  3 можно упро­
стить и записать в следующем приближенном виде:

Р  — __Г _J_ Jn _£ \ I п2
(И )

2.2.6. Течение газа в питателе рассчитывают как одномерное те­
чение в конфузоре с минимальным сечением A =  ndH. Расход газа
через питатель

где х
М =  ьМ *д  (х), (12)

М * = _ ? _ \ 2 ( x - i )  PsAy‘
х + 1 / V*RTS

функция истечения

критический расход газа через пи­
татель, отвечающий условиям запи­
рания потока;

q (x )  —

\

1 при

сру. — -------показатель политропы газа.
Су
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2.2.7. На основе соотношений (11) и (12) составляем уравнения 
для определения давлений на выходе из питателей. Используя ин­
декс / для обозначения величин, отнесенных к /-му сектору, имеем

оз)
где

1 1  Раh j —  I — ‘6 COST/, * ;  =  —Г ; А  =  ^ - ;

I ! £>
2« n паРаметР дискретности;
Т$. - конструктивный параметр подшипника 

с питателями типа «кольцевая диафрагма» 
(см. п, 3.3 справочного приложения I ) .  .

2.2.8. Принимаем, что осредиенное по ширине сектора давление

2 п

P = i o  S р Ф (14)
zD
2п

равно корню квадратному из осредненного квадрата давлений, как 
это принято в гидравлике:

р = У р ,
где

zD

p = - z > !  р * * -
zO

2.2.9. Используя формулу (8 ), устанавливаем, пренебрегая 
окружными перетечками, что на /-м секторе осредненные по ши­
рине сектора давления распределены по следующему закону (для 
половины сектора):

Р г
P s \ f  - r p ^ - ^ + P l  при0 < 2 ' < / ;

Ps \ / ~ -X + Z  1T + P l-P b j  при

(15)

2.3. Схема расчета поправочных коэффициентов на окружные 
перетечки

2.3.1. Величины поправочных коэффициентов на окружные пере­
течки ki и 62, введенные в формулу (6 ), теоретически могут быть 
установлены на основе гипотезы об эквивалентности окружных пе-



ретечек в ГСП с дискретным циркуляционным наддувом и в соот­
ветствующем ему ГСП с линиями наддува. Соответствие устанав­
ливается на основе равенства расходов газа через сектор ширины
—р  (см. черт. 2 ) в обоих указанных подшипниках при равенстве
всех остальных параметров подшипников. Высказанная гипотеза 
является лишь составной частью широко распространенной в теории 
газовой смазки гипотезы об эквивалентности рабочих характери­
стик ГСП с дискретным наддувом и ГСП с линиями наддува.

2.3.2. В соответствии с принимаемой гипотезой значения попра­
вочных коэффициентов на окружные перетечки определяются при 
сравнении расчетных формул для ГСП с линиями наддува, постро­
енных как с учетом, так и без учета окружных перетечек газа.

2.3.3. Предполагается, что коэффициенты окружных перетечек 
слабо зависят от эксцентриситета; их значения определяются для 
малых эксцентриситетов (е <  1).

В настоящем РТМ, как и в широко распространенных инженер­
ных методиках Шайрса и Камерона [3, 4], поправочные коэффици­
енты на окружные перетечки k\ и k2 принимаются независящими от 
эксцентриситета. Сравнение с экспериментом характеристик под­
шипников, рассчитанных при этом предположении, не выявило су­
щественного влияния роста эксцентриситета на величины kx и k2.

2.3.4. Рассчитываемому ГСП ставится в соответствие модель 
ГСП с линиями наддува при косинусоидальном распределении дав­
лений на них:

Р 2 = P l  0  - г  г А  COS с?), (16)

где рк и Dx подлежат определению.
2.3.5. Оцениваем влияние окружных перетечек на статические 

характеристики подшипника с линиями наддува. Для этого решаем 
две задачи.

В первой задаче производится расчет ГСП с линиями наддува 
в соответствии с осевой моделью течения без учета окружных пере­
течек. К величинам, характеризующим это решение, добавляем 
знак минус.

Во второй задаче производится расчет подшипника с линиями 
наддува на основе уравнения Рейнольдса (4), учитывающего окруж­
ные перетечки. К величинам, характеризующим это решение, до­
бавляем знак плюс.

2.3.6. После сравнения величин несущих способностей торцевого 
и среднего участков ГСП с линиями наддува, рассчитанных по 
двум указанным моделям, устанавливаем, что

kx w t
U7f ’ 2 (17)

2.4. Расчет ГСП с линиями наддува по модели осевого течения
2.4.1. При расчете ГСП с линиями наддува в соответствии с осе­

вой моделью течения разбиваем подшипник на п секторов, как
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указано в п. 2.1.9. Принимаем, что толщина смазочного слоя на 
каждом /-м секторе постоянна и равна

H j —  c(\ — scosfy), j  — 1 , 2 , . . . ,  п.

2.4.2. В соответствии с выражением (16) принимаем, что для
/-го сектора давления на линиях наддува заданы формулой

=  />К ( 1 +  г°\  C0S ь ) ’ ( 18)

+  У =  1. 2 , . .  п.

2.4.3. Для определения функции S, задаваемой соотношением

(19)

в соответствии с 
уравнение

при условиях

моделью осевого течения необходимо решить

Ц = 0  ( * = $ )  (20)

5 ( ? .  2 X0  =  1 + ^ 0 0 8 ^ ,  (2 1 )

2.4.4. Интегрируя уравнение (20) при условиях (21),  устанав­
ливаем, что

2ХГ2- ^ +  S a +  е£>Г  cos срj  при 0 <  г  <  2Х,;

1 +  eZ)- cos при

ф ---- — <f сс- <  фf- -1---п * ^  ' я

2.4.5. Принимаем, что расход газа на /-м секторе, обусловленный 
линией наддува, равен соответствующему расходу в реальном под­
шипнике, т. е. считаем, что между давлением на линии наддува и 
давлением на выходе из питателя выполняется второе из соотноше­
ний (15),  которое можно представить в следующем виде:

= { х } — р\)
h
~т

I 9 ТС . . . ТС
f р ь  ъ - п < * < ъ + - ^

Отсюда, используя (18),  находим
X j  =  х 0 +  S?Dj- cos <р; , (23)
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где
-̂1 +  f  Рк \2 Ая о.
'•1 \Ps) h Pl'

2.4.6. Расход газа на /-м секторе, обусловленный отрезком линии 
наддува (<?}— ^  <  <р <  <p/ +  -jj-), с точностью до членов порядка 
s2 равен

От 24y-RTs

Г 7

Г 4 ^ 1  Щйч> =
0 2  |г=2>.,—О •/ •

т; п
ЯР I I -

24f*tf7',s ! т + 4
1 п _  3 ( l - S j J

2L 2L ] c°s 9;} Щ- (24)

2.4.7. Расход газа через питатель определяется формулой (12). 
Принимая, что

Я (Xj) =  q  (*о) +  tfD ~  cos ср, -g -  +  . .  .

й

имеем
Aj — ndH j — Tzdc{ 1 — ecos ©у),

M j =  ‘P , ^ c { - ^ j f ^ } r i r q ( x , ) y .

х [ 1 + , ( - 1 + т . 1 . № ) г а ’ ' ] + -  • (25)

2.4.8. Используя условие
Q - =  M r, (26)

устанавливаем, что давление рк удовлетворяет уравнению
7Е.-1-1 .■ —

<27)
где х0 является решением уравнения (13) при е = 0 :

*о  — р\ =  (Ч +  Дя) Т? (*о )(т т гг )"2<' " 1) •

с  _  ( Рь У / рЛ 2 — Хм +  дя)
а V/>S / \Л/ •*ьЧ+/>1Дп "

При этом
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2.4.9. В результате сравнения членов в уравнении (26) при пер­
вых степенях г определяется величина D Находим

£>-=-- 21
1

1 dq 
q dx

2.4.10. Несущая способность торцевого участка подшипника 
(черт. 1, участки б и г ), вычисленная с точностью до членов по­
рядка г2 на основе полученного решения, равна

п 2Х,

=  i V ^ c o s c p ; .
7=1 0

В результате получаем

W
го:

г = Кг2/?к— J-/ (S a, Xj),

где
2Xt

/(5а, \) 2 dz

У  (1- 5 а)-^ -+ 5 а

(28)

2.4.11. Несущая способность среднего участка (черт. 1, уча­
сток в) подсчитывается аналогично и составляет

^ 2  — ъ г 2р кгО~ (X — 2Х]). (29)

2.5. Расчет ГСП с линиями наддува при учете окружных пере- 
течек

2.5.1. При учете окружных перетечек в соответствии с выраже­
нием (16) принимаем, что на линиях наддува

p 2= p l  (1 +  cos<p).

2.5.2. Для определения функции S =  V 
уравнение Рейнольдса (4), которое имеет вид

j  необходимо решать

. / д 25 , &S\ , о . dS л 2г'
а № + ^ )  +  3£8ШС? - ^ ==0> Z=~D (30)

при граничных условиях

s<T,0)=s.= (f)\
S  (? , 2Хх) =  1 +  sD+ cos <p, 

dS
dz =  0.

(31)
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2.5.3. Полагая
S = S 0 ( ? , £ )  + 8 ^ ( 3 ,  2 )

и пренебрегая при вычислениях членами порядка е2, с учетом (31) 
находим

(! - 5 а) ^  +  5 а +  s£>+ cos ср, 0 < 2  <  2Ц;

■< 1 г~ч I ch z')
l + &Dt  c h ^ - W 003? ’ 2 Х]

(32)

2.5.4. Расход газа, втекающего в смазочный слой из /-го участка 
щели наддува

рУ
VJ+1T

24;j./?7\ J Сдг
dS

г=2X,-0 dz \ h 4 v .г—2A.!-f-0/

J n

Вычисления с точностью до членов порядка е с учетом выраже­
ния (32) дают

^  р У  Г1 - 5 а  , J n +  Chi_________
Ч) ~~ jj£ .R T s h  Г  Г 1 sli 2Xt ch (X -  2Xj)

- s i l x r ) 2c0SC^ -

2.5.5. Расход газа через /-й питатель представим аналогично 
(25) в виде

Х-7-1
Щ  —  Ч '-п  ]/ - g ( x 0) х

x [ l  +  . ( - l +  7 - g - U ,  W ) c o s < P / ] .

где Хо и р определяются аналогично (23):

V __ ^ ( Рк У _„2 A l 3 __ х  4 - D2 —х 0 —  X. \ / Р I X , ’ Р — - * o ^ P i  X, •Xi \Ps ' 

2.5.6. Выполнение условия
M + = Q +

дает уравнение для определения рк, совпадающее с выражением 
(27),  и уравнение для определения величины D+, из которого сле­
дует, что

D f- 2/и ch X I dq
1 — S a $h 2Хх ch (X — 2Xx) q dx X=xb

(33)
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2.5.7. Несущая способность торцевого участка, вычисляемая 
с точностью до величин порядка е2, равна

2тс

W + =  г 2р к | d z  J Y S  cos : r2pK
T.ZD+ 

2 sh 2/4 - / '( 5 .Л ) ,  (34)

где

/Л(5а,М= Г , shf^
J Г  ̂ ^  9>7
О

+ *$a

2.5.8. Несущая способность среднего участка подшипника с той 
же точностью расчета равна

X 2тс
W+ =  2r2/>K J  flfe j  j/ S  cos =  * r 2p KeD+ th (X -  2X,). (35)

2>.,' 0
2.8. Расчет поправочных коэффициентов на окружные пере-

течки
2.6.1. Согласно уравнениям (17), (28), (29), (34), (35) имеем

w f
k\-

2 X,
sh h r V(S*> Ч)*,Wl

и _ th (X 2Xt.) ^
r2 -  l _ 2Xi a,

(36)

где Y (Sa, Xj): ./'(5a, Aj) . 
' /(Sa, Xj) ’

j_\_̂ я_
q dx {■*»-И )

or ch A 1 dq
sh2XjCh{X — 2kx) q dx |.v=x (*<>-/>?)

2 .6 .2 . Анализ показывает, что величина Y (S a> Xi), входящая 
в формулу (36), почти не зависит от S a и при X* <^0,5 с погрешно­
стью не более 1 %

Г (5 .Л ) =  - ^ . (37)

При необходимости уточнения (величины Y (Sa, Xi) при любых 
Xi можно принять, что

Г ( 5 . ,  ) - , )=  1 +  4 r f  <2'l)‘ ( l  +  у  > '. ? . ) +

+  -вгтг(а .)‘ ( 1 +  4  Т ? . ) + 4 - - 4 ( » . ) ‘ ( 1 +  ТГ >/5 ) +  • • • •
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3. РАСЧЕТ СТАТИЧЕСКИХ ХАРАКТЕРИСТИК ГСП

3.1. Несущая способность
3.1 Л.' Несущая способность ГСП без учета эффекта вращения 

вала может быть вычислена по формуле (6) :
W  =  2 k iW x +  k 2W 2-

Коэффициенты окружных перетечек согласно формулам (36) г 
(37) имеют вид:

th X]kx — k-

U и th (к —  2X0
Я2 ~~ R \  9л. *

q dx\x

А— 2А,

(д г0 —  Jt»f)

2/ц ch А 1 dq lx — d2\sh 2Xi ch (X — 2Xj) q dx

(38)

где #0 — решение уравнения (13) при s = 0 .
Несущие способности торцевого и среднего участков ГСП, под­

считываемые по модели осевого течения, равны соответственно:

i=i
«

1

(39)

где

-  sin f o  =  f  Sin i  Dl [pt! +

L~~l

i r 2y =  sin ^ £) 5 p d z ' = p bJ(L — 21)D sin

}

ЗЛ.2. Согласно предыдущему пункту устанавливаем, что

W '= slnf f l 2  И ' Т cos (40)

3.1.3. Коэффициент несущей способности ГСП, определяемый по 
формуле

с - ___ Г
w ~ (P s-P »)L D >
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с учетом формулы (40) равен

c w =  sin п Г Г ^ Г  2  [ з  th Л> (Рт }+  Рт, +  Л )  +

+  th (X — 2\ ) p mj ]  cos 'fj, (41)

где

__ Pbj __"I / xj\ +  Pi&n
Pmj ~  ~рГ~~ V h + д„ ’

и величины Xj определяются из уравнения (13):

x i — P i = +  К )  j r  я(х })> (42)

где
/ 2 \-x+l ■

к . - 1 ( т т т ) г' - " -
3.2. Радиальная статическая жесткость смазочного слоя
3.2.1. Радиальная статическая жесткость ГСП определяется по 

формуле (2)
V —  —  (Ps ~  Ра) LP

С £fe *
3.2.2. Дифференцируя выражение (41) по в устанавливаем, что

йсw
de 'sin

- 1
п I  I —pi; 2  { т th Xi [ ! ~ W + a ) ] +

Ti-Ti-*<*/>
+  th (X — 2Xj)\---------_ Л ___

■J,. -f.lXx + AJ
cos2 Oj

где
1 7i (̂ х дл) ^ Pmj

й2 dx X=Xj

(43)

j l / _ l _  x ^ l ± l p
dx  Г x 4-1 1 2

о _ _ «Р . ^ < ( 4 т Я :
2x

2x
y:±l X / l ,+i при X > Ш ^

3.2.3. Переходя к пределу при е->0 в формуле (43) и используя 
равенство

П
2 2  COS2? ; =  я при п >  3,

J-1
2 Заказ 564
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находим безразмерную радиальную жесткость подшипника для 
соосного случая, т. е. когда оси цапфы вала и подшипника совпа­
дают:

dcw \
de |g=0

. те I k  
■-Й Sin “Г — т--- —п Л 1 — рх П Г 1 Ы ' <

Р\
Рта +  P i

+  th Q- — 2>ч) |-------
’ 2Рт0 - 7i ( h  +  А ) ^ - |  1 ’ п) dx \x=xj

(44)

где согласно выражению (42) х$ является решением

•*0 =  11 (К +  Ап) Я Оо) ■р\

уравнения
(45)

1 / хо̂ 1 -h р\Ьп
Рт{] ~  V  " h  -  Ая *

(46)

3,2.4. Значение жесткости ГСП в соосном случае позволяет вы­
числить коэффициент несущей способности ГСП при малых экс­
центриситетах

dev
—  с  W

C W  —  £  d z  0 *
(47)

Эта формула справедлива при оптимальных значениях у0пт 
в диапазоне эксцентриситетов е<0>4.

3.3. Расход газа
3.3.1. Массовый расход газа в единицу времени на торцевом 

участке /-го сектора может быть вычислен по формуле

мг " U pI - pD . D
24 plR T s

где ры  определяется по формуле (15)

Pbj=Ps У '
X j k i  +  Р у ^ п

Л1 +

3.3.2. Суммируя расходы по всем секторам, находим

Q = 2 2 « r
- с3р 1'-

j= i
24 2 Q> (48)

где аЛ. =  У  '-RTs — скорость звука в газе, подаваемом на смазку;

п (X* +  &—  2  {x j — Р\) — безразмерный расход газа.
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3.3.3. Поскольку расход газа через подшипник почти не зави­
сит от эксцентриситета, для практических расчетов удобно пользо­
ваться формулой (48), преобразованной для случая е =  0 к виду

Qo =
1

h + дп 12ра* (*о—pf], (49)

где
А _  1 1 D 

п 2га П nd ’
а хо является корнем уравнения (45), которое удобно представить 
в виде

х0 ~р\
Ч (*о)

-о ,

где 0  =  (Х1 +  Дл) т ( 7 | - г) ^ -1 )

(50)

Для решения уравнения (50) можно использовать графнк 
функции G в зависимости от х$ (см. черт. 1 и 2 справочного при­
ложения 4).

3.3.4. Мощность компрессора, необходимая для обеспечения 
подшипника заданным количеством газа, вычисляется по формуле, 
приведенной в литературе [5]:

NK Q asZc |п Ps +  Ьрк
х и̂з'Чдв Ра 7 (51)

где г с — коэффициент сжимаемости газа при истечении из пита­
теля;

т)из — изотермический коэффициент полезного действия ком­
прессора;

г!дв — коэффициент полезного действия электродвигателя ком­
прессора;

Дрк — сопротивление тракта подачи газовой смазки между 
компрессором и подшипником.

4. УЧЕТ ВЛИЯНИЯ ВРАЩЕНИЯ ВАЛА НА НЕСУЩУЮ СПОСОБНОСТЬ 
РАДИАЛЬНОГО ГАЗОСТАТИЧЕСКОГО ПОДШИПНИКА

4.1. Расчетная схема
4.1.1. При вращении вала имеет место сложное нелинейное 

взаимодействие потоков газа в смазочном слое, которое трудно 
поддается анализу.

При установившемся режиме течения газа распределение дав­
лений в смазочном слое подлежит определению на основе реше­
ния уравнения Рейнольдса (9]

— esincP-g  ̂ 2sc°s <ps — 2A —щ — =  ° ,  (52)

2 *
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где s p W

pi
А = = 6|ЛШГ2

р 7&

Z — ~ Т г * л D  *

число сжимаемости 
давление в слое);

(Ръ— характерное

Нелинейность уравнения (52) и сложные граничные условия 
на кромках питателей затрудняют анализ рабочих характеристик 
ГСП при вращении вала.

В настоящем РТМ приводится упрощенный метод анализа яв­
ления, нашедший широкое распространение в инженерной прак­

тике и получивший название «метод суперпо­
зиции». Согласно этому методу поля давлений, 
возникающие при вращении вала и наддуве 
газа в смазочный слой, считаются независи­
мыми друг от друга.

4.1.2. На основе метода суперпозиции при 
вычислении несущей способности газового 
слоя принимаем

W =  W s + W d. (53)

Метод суперпозиции тем точнее, чем мень­
ше число сжимаемости Л и относительный 
эксцентриситет е. При больших Л ( Л >  1) ме­
тод суперпозиции неприемлем. В этом случае 
необходимо прибегать к численным методам 
интегрирования уравнения (52). Методика та­
кого решения задачи приводится в рабо­
тах [6, 7].

4.1.3. В литературе [1, 3, 8] имеются многочисленные таблицы pi 
графики интегральных характеристик смазочного слоя газодина­
мического подшипника, полученные на основе численного интегри­
рования уравнения (52) и справедливые для е С 0,9, ими следует 
пользоваться для определения величины Wd.

4.1.4. В системе координат, связанной с линией центров, прини­
маемой за ось X (черт. 3), имеем в соответствии с выраже­
нием (53):

Схема распределения 
сил по методу супер­

позиции

W

W y = W dy;

W =  VW*X+ W * ,  tgO:

(54)

Wu
w ,  •

Угол нагрузки Ч'’ указывает положение линии центров относи­
тельно вертикали (линии нагрузки), и его необходимо отсчиты­
вать от направления нагрузки в сторону вращения вала.
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4.2. Приближенный расчет радиального газодинамического 
подшипника

4.2.1. При определении динамической составляющей ГСП не­
обходимо решать уравнение (52), выполняя условия лишь на тор­
цах подшипника

Р = Р* при z = ±  1 (55)
(z отсчитывается от середины подшипника).

Если Л < < 1 ,  то выбор характерного давления р* не влияет 
на распределение избыточных давлений в смазочном слое, так как 
газовая смазка при этом ведет себя как несжимаемая. При уме­
ренных значениях Л решение зависит от величины р*. Учитывая, 
что за счет наддува газа в смазочный слой среднее давление 
в слое выше, чем на торцах, следует принять

Г

Р* = Л с = Р , ] /
■*0̂ 1 -V Pl n̂ 

/ц .4- (56)

где рк — среднее давление на линии наддува при невращающемся 
роторе.

4.2.2. Ограничимся случаем малых значений г. Полагаем, что
s — 1 -j- « ! ,  Р - 1  1 1 / а $ .  | (57)

Пренебрегая в уравнении (52) членами порядка е2 и выше, полу­
чаем уравнение для определения функции s\:

1 d2s r 
№ dzz д<р2  ̂ до 2 cos <р.

В соответствии с условием (55)
Sj (®, +  1) =  — 2cos<p.

4.2.3. Полагая
si — Im {V i (z)eif), i =  (58)

для функции Fi(iz) имеем уравнение

^ Г ; - ( 1 + Л / )  Kj ==2г (59)

и граничные условия
Г , ( +  1) =  — 2  L

4.2.4. В результате интегрирования уравнения 
решение

Г , — а 1 +
ch XR\z 
ch IRX ’

(59) получаем

(60)

где
а 1

2i q   2А
Г+- Л / ’ ^ 1 -f- At ♦ Ri — V T + T l
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4.2.5. Несущая способность смазочного слоя, вычисляемая по 
формуле (с точностью до членов порядка е2)

Wiu . , ^ - p , r L ]

может быть представлена в форме
1

____  i + W y jz

W dy +  i  VT^=T2 W dx =  -  ---------j .------- • (61)

Здесь
i

<' +  A  Yxdz
о _  1 Л  th X/?! X
A 1 +  Аг \ \Ri j

4.2.6. Разделяя вещественную и мнимую части в выражении 
(61) и используя при этом тригонометрическое представление 
комплексного числа в виде

где

находим

1 +  Ai =  Y \  +  A2(cos vx +  l sin Vj), 

Vj =  arctg A,

1V7 -  !2яршгЗ£'1 — |/T=Ta D
Wa* — г*
1V7 12̂ tao>r3Z. 1 — у 1 — s2 A
Wdy— ^ l

(62)

(63)

где
CLy ^ 2^3 ^ 2̂ 3»

Вд =  -f- &фъ---

a 1 =  cos2v1; f t ^ s in v jc o s
1 o /o  3V|a 2 =  у  cos^vt cos -гг *

b2 =  у  cos3/2Vj sm -5- ,  

sh 2X̂5
ch 2Xsj -f cos 2Xtj *

, ____  sin 2X44 .
 ̂ ch 2Xcj -f- cos 2X̂i
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vi . vicos —— sm—___ 2_.  ̂ _  2
COS V j * 1 У COS V j

4.2.7. Формулы (63) пригодны для расчетов при е< 0 ,4 . Уточ­
нение этих фбрмул требует учета более высоких степеней е в раз­
ложении функции 5, что связано с трудоемкими вычислениями.

4.2.8. При вращении шип вала и подшипник испытывают со­
противление сил трения со стороны смазочного слоя, моменты 
которых Mq (момент сил трения, действующих на шип) и Мк (мо­
мент сил трения, действующих на подшипник) равны:

<44о,й---- ь 2Ti\x.v>rzL 1

С У 1 — £2
ЕС

Т Wdr (64)

Используя выражение (63), находим

Mo,h
2 TtjMors/.

У \ — е2 (1 ±  * ,) . (65)

где коэффициент трения противотока

Кт =  з VT^s?  (i — Ай. (66)

5. РЕКОМЕНДАЦИИ ПО РАСЧЕТУ РАДИАЛЬНЫХ ГАЗОСТАТИЧЕСКИХ
ПОДШИПНИКОВ

5.1. Выбор диаметра и длины подшипника
5.1.1. Проектирование подшипников является заключительной 

стадией разработки турбоагрегата, когда уже известна конфигу­
рация ротора, расположение его в пространстве, частота вращ е­
ния, свойства и параметры газа, подаваемого на смазку.

5.1.2. Габаритные размеры шеек вала и подшипника зависят 
от конструкции ротора. При малом располагаемом перепаде д ав­
лений в турбомашине, что характерно для газодувок, стремятся 
получить эти размеры как можно большими для снижения удель­
ного давления на ГСП. Большие диаметры шеек вала позволяют 
использовать большие рабочие зазоры, что облегчает их точное 
изготовление и измерение, а также понижает чувствительность 
ГСП к загрязнению. Для турбомашин АЭУ мощностью до 50 М Вт 
возможный диапазон изменения диаметра опоры лежит в преде­
лах 50— 400 мм.

5.1.3. Расчетную нагрузку следует выбирать с учетом запаса 
по несущей способности:

^раеч =  О ,5 - ^ 2 ,0 ) ^ ,  (67)

где W — реальная нагрузка на подшипник;
№расч — исходная нагрузка в теоретических расчетах при вы ­

боре параметров подшипника.
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5.1.4. Расчетное значение коэффициента несущей способности 
ГСП зависит от величины принимаемого допустимого относитель­
ного эксцентриситета едоп. Целесообразно задаться

едоп =  0,7 -^-0,75. (68)
Коэффициент несущей способности для оптимального подшип­

ника в предварительных расчетах следует принимать равным
С*'расч — 0,35гдоп. (69)

5.1.5. Удлинение подшипника следует задавать исходя из уело 
ВИЯ, что

1,0

Для определения диаметра подшипника имеем соотношение

лтV ! -5 (Ps

W,расч
’ Ра) с ' расч / W,расч

( Ps Ра) c wрасч
(70)

При этом

I  = _____  /7П
CW &  (P s — Р&) расч

5.2. Выбор радиального зазора
5.2.1. Радиальный зазор необходимо выбирать при условии 

обеспечения устойчивой работы подшипника в заданном диапа­
зоне частот вращения вала, минимальных расходов газа на 
смазку и технологических возможностей изготовления подшип­
ника.

При выборе радиального зазора в ГСП следует руководство­
ваться соотношением

у  =  0,0005-^-0,0015.

5.2.2. Если предполагается работа подшипника при докрити- 
ческих частотах вращения (to<a>i— см. п. 2.4 приложения 3), то 
для горизонтального вала рабочий эксцентриситет е0 устанавли­
вается исходя из неравенства

g (72)

В противном случае необходимо5, как правило, выполнять ус­
ловие (см, п. 1.7 и 4.3 приложения 3)

(73)

5.2.3. Рабочий относительный эксцентриситет е0 связан с допу­
стимым еДОц в соответствии с формулой (67) соотношением /

$о =  (0,5 -т- 0,7) едоп. (74)
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При этом радиальный зазор подшипника

с =  £ - .  (75)

5.2.4, Если полученное значение радиального зазора удовле­
творительно, то можно переходить к следующему этапу расчета 
ГСП. При слишком малой величине радиального зазора следует 
задаться технологически приемлемой величиной зазора с , затем 
определить в соответствии с выражением (72) или (73) рабочий 
эксцентриситет в0 и далее по формуле

4  =  ̂ -  (76)

вычислить рабочий относительный эксцентриситет.
Уточненное значение коэффициента несущей способности 

определяется по формуле (69), и в соответствии с соотношением 
(70)* устанавливается требуемый диаметр подшипника.

5.3. Выбор диаметра и числа питателей
5.3.1. Принимаем диаметр и число питателей такими, чтобы 

конструктивный параметр у был близок к оптимальному.
При 8 ^ 0 , 4  оптимальные значения у могут быть определены 

по формуле (80) настоящего РТМ

W  =  (2,52 -  0,5Х) -  (Pl" ° 5f )J .

5.3.2. Целесообразно принимать рабочее значение у несколько 
меньшим, чем у0пт (на 10— 2 0 % ), что обеспечивает большую ж е­
сткость подшипника и меньший расход газа через него.

5.3.3. Используя формулу (13)
24;ха ndYyBTs

7 ~  ’
находим

n d  = - PsС2 
* В  ’ (77)

где
B =  2A^.Y7RTs.

Значения В  для углекислого газа, воздуха и гелия приводятся 
в табл. 1— 3.

Число питателей следует выбирать не менее шести. При этом 
необходимо учитывать условия работы питателей в режиме 
кольцевой диафрагмы (е?> 8с) и технологические трудности свер­
ления отверстий малых диаметров, поэтому с учетом соотноше­
ния (77)

(78)



Стр, 26 РТМ 108Л29Л01—76

Таблица 1
Значения коэффициента В для углекислого газа (и=П,33)

T.S,
к

Р-Ю7,
Н-с
м2

&$■>
м
с

и
В =  24viaaSt ------1 5 м

я=0,80 <*“ 0,85

293 146,0 270,4 0,076 0,080
333 164,4 288,3 0,091 0,097
373 182,3 305,1 0,107 0,113
423 203,8 325,3 0,127 0,135
473 224,3 343,6 0,148 0,157
573 262,2 378,2 0,190 0,202
673 297,9 409,9 0,234 0,249
873 360,4 466,8 0,323 0,343

1073 415,0 517,6 0,412 0,438
1273 464,3 563,7 0,502 0,534

Таблица 2
Значения коэффициента Я для воздуха (х=1,4)

Т1 ji
К

•̂Ю7,
Н-с м В — 24fxaa$t
м2 с се=0,80 а=0,85

288 179,2 341,7 0,118 0,125
293 181,5 344,1 0,119 0,127
333 199,7 366,8 0,141 0,149
373 217,5 388,2 0,162 0,172
413 234,4 408,5 0,184 0,195
453 250,5 427,8 0,206 0,219
493 265,8 446,3 0,228 0,242
533 280,6 464,0 0,250 0,266
573 294,6 481,1 0,272 0,289
613 308,0 497,6 0,294 0,313
653 321,2 513,6 0,317 0,336
693 334,0 529,1 0,339 0,360
733 346,3 544,2 0,362 0,384
773 358,3 558,8 0,384 0,408
873 39.1,0 593,9 0,446 0,474
973 417,0 627,0 0,502 0,533

1073 443,0 658,4 0,560 0,595
1173 466,0 688,4 0,616 0,654
1273 490 0 717,1 0,675 0,717
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Таблица 3
Значения коэффициента В для гелия (к—1,66)

Т»
к

МО*,
Н*с
~м2~

м
с

В =  24paas, Л -

а=0,8 | а =0,85

293 194,6 1008,2 0,377 0,400
373 229,2 1137,5 0,501 0,532
478 268,8 1281,0 0,661 0,702
573 305,8 1410,0 0,828 0,880
673 341,0 1528,0 1,000 1,063
773 374,5 1637,6 1,177 1,251
873 406,9 1740,3 1,360 1,445
973 438,1 1837,3 1,545 1,642

1073 468,4 1929,4 1,735 1,844
1173 497,8 2017,3 1,928 2,049
1273 526,4 2101,5 2,124 2,257

Число питателей следует назначать по возможности четным. 
П осле выбора числа питателей диаметр отверстия устан авли ­
вается в соответствии с формулой (77 ).

5.3.4. Если некоторые условия по выбору основных размеров 
ГС П . выполнить не удается, то следует искать компромиссное ре­
шение.

5.3.5. Ряды  с питателями располагают на расстоянии 1/4  
длины подшипника от его торцов.

5.4. Критерии подобия
5.4.1. Д ва  подшипника назовем подобными, если знаний стати ­

ческих и динамических характеристик одного из них (модели) д о­
статочно для вычисления аналогичных характеристик другого.

5.4.2. Анализ работы ГС П  свидетельствует о том, что его ст а ­
тические и динамические характеристики являются функциями ряда 
безразмерных комплексов, включающих в себя геометрические, тер­
модинамические и гидродинамические параметры.

5.4.3. Геометрическими параметрами подобия сл у ж ат:

к =  -----удлинение подшипника;

1k i —  ~Q-----торцевое удлинение подшипника;
d----- параметр питателен;

а 1 , D
Дя =  2и n т ?  —  параметр дискретности питателен; 

е
г —  _ —  относительный эксцентриситет.
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Т

5.4.4. Термодинамическими параметрами подобия являются:
€Р о* =  - ----- показатель политропы газа, зависящий от атомной

структуры молекулы газа;
p t =  ——  коэффициент противодавления.

P s

5.4.5. К гидродинамическим параметрам подобия относятся:
24р.а пА У kRTs

А

а
Ps& 

12 P-QV2
Ps&

конструктивный параметр (А — пло­
щадь минимального сечения питателя 
при е =  0; для питателей типа «коль­
цевая диафрагма» A = m tc ) ;
число сжимаемости;

- число сдавливания.

5.4.6. Не все параметры, перечисленные в пп. 5.4.3—5.4.5, су­
щественны для моделирования. Например, решение уравнения 
(13), определяющего величину давления на выходе из питателя, 
при данном у почти не зависит от величины к, поэтому х можно 
исключить из числа определяющих параметров подобия, что от­
крывает широкие возможности для использования воздуха в каче­
стве рабочего вещества при моделировании работы ГСП в раз­
личных газовых средах.

5.4.7. В число параметров подобия не входит относительный 
радиальный зазор подшипника с/r, что позволяет при моделирова­
нии ГСП не соблюдать полного геометрического подобия.

5.4.8. В число критериев подобия ГСП не входят явно числа 
Маха и Рейнольдса:

Мщ=  г р ю р ------число Маха для щели;

Мод =  — -------- число Маха для питателя;

Rem =  — число Рейнольдса для щели;
40Re0TB — — "  — число Рейнольдса для питателя.

При этом имеют место соотношения:
Мщ  nd_ _d_ Retlt  пd

Мотв &  * R̂ OTB 7)

5.4.9. Конструктивный параметр у связан с числами Маха и 
Рейнольдса следующим образом:

у =  24 Мщ.
Rem — =  24а пжс

МрТВ
R̂ OTB

В тех случаях, когда малые значения величин у обусловлены 
большими числами Рейнольдса Кещ, при которых возможна тур- 
булизация потока в смазочной щели, теоретические характери­
стики ГСП, рассчитанные на основе предложенной в настоящем
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PTM  модели, могут значительно отличаться от эксперименталь­
ных.

Турбулизация потока возникает прежде всего в зоне больших 
зазоров, приводя к дополнительным гидравлическим сопротивле­
ниям в этой области, а следовательно, и к увеличению давлений 
в ней. В результате этого несущая способность ГСП должна стать 
меньше, чем предсказываемая теоретически на основе модели ла­
минарного течения газа в смазочном слое, что и наблюдается при 
малых у.

5.5. Оптимизация ГСП по несущей способности
5.5.1. Анализ работы ГСП показывает, что коэффициенты не-

сущей способности Cw и жесткости — достигают своих опти­
мальных величин при несовпадающих в общем случае значениях 
конструктивного параметра у . Однако в области малых относитель­

нее
ных эксцентриситетов 0 <  0,4 оптимальным значениям cw  и —т—
отвечает одно и то же у = у 0пт* При этом наблюдается почти линей­
ная зависимость от г для 0,4;

с г (79)

5 .5 .2. Анализ результатов вычислений, проведенных по изло­
женной в настоящем РТМ методике, позволяет предложить сле­
дующую приближенную формулу (черт. 4 ) :

W  =  ( 2 , 5 2 - 0,5Х) У  1 -  (р' ~ ° ^ 5)2. . (80)

5.5.3. При у =  у опт коэффициент несущей способности c w
почти не зависит от величины противодавления р\ и для предва­
рительных оценок может вычисляться по упрощенной формуле

5.6. Выбор коэффициента расхода а. Сравнение теории и экспе­
римента

5.6.1. Значения коэффициента расхода а, входящего в выраже­
ние конструктивного параметра у, могут быть установлены только 
экспериментальным путем. Результаты исследований [10, 24], прове­
денных в НПО ЦКТИ (черт. 5) и Ленинградском политехническом 
институте им. М. И. Калинина, позволяют рекомендовать для рас­
четов следующее значение коэффициента расхода:

а =  0 ,8 . (81)

5.6.2. Результаты эксперимента целесообразно представлять 
в безразмерном виде, используя установленные в п. 5.4 параметры 
подобия ГСП.

5.6.3. Сравнение экспериментальных и расчетных характери­
стик ГСП (черт. 6— 10) показало, что методика теоретического
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Зависимость оптимальных величин кон­
структивного параметра у0пт и коэффи­
циента несущей способности сш отопт
противодавления для ГСП с питателями 

типа «кольцевая диафрагма»

1   Уопт—Your ( P l ) j  2  (Pi)>опт опт
Ла =  0,25 %; п = 8 ; N =  2; е= 0 ,3 ; 

*==1,4-7- 1,66
Черт. 4
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Зависимость безразмерного расхода газа Q от конструктивного па­
раметра у для ГСП с питателями типа «кольцевая диафрагма»

------------, ------------ - — методика РТМ;
о — воздух, |

Д -  гелий J экспеРимент ЦКТИ 

Х = 1,2 ; ?ч=0,3; Ра/>8= 0,3 ; п = 8 ; N = 2; а = 0 ,8  
Черт. 5
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Зависимость коэффициента несущей способности 
civ от конструктивного параметра у и относитель­
ного эксцентриситета е для ГСП с питателями 

типа «простая диафрагма»

-------- — методика Р Т М ;-----------------. — методика М эд-
жумдара [11]

Я=1,0; Л1=0,25; рл/р .=0,3; п = 8; Л7=2
Черт. 6
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Зависимость безразмерного расхода газа Q от относитель­
ного эксцентриситета е и конструктивного параметра у для 

ГСП с питателями типа «простая диафрагма»

— методика Р Т М ; ------------— методика М эдж умдара [11]
Л=1; Я* =0,25; P i-0 ,3 ; п = 8 ; iV -2 

Черт. 7

3 Заказ 564



Зависимость коэффициента несущей способности 
cw от относительного эксцентриситета е и кон­

структивного параметра у для ГСП с питателями 
типа «кольцевая диафрагма»

Cw

о — воздух, |
.. ( эксперимент ЦКТИЛ — гелий )

Л = 1,2 ; = 0 ,3 ; p i= 0 ,3 5 ; п =  8 ; N = 2; а = 0,8
Черт. 8

Зависимость коэффициента несущей способности 
cw от относительного эксцентриситета е для ГСП 

с питателями типа «кольцевая диафрагма»

-------------методика РТМ; -----------------
методика С. Н. Шатохииа [V2]',

“  ‘ ~  ‘ "Г методика В. Г. Безродного 1*13]; о — экспери­
мент ПО «Невский завод» им. В. И. Ленина (воздух);
1=0,13 м; Д = 0,075 м; d = 0,9- 10-3 м; п = 8; iV=2; 
>wi=0,25; с=26* 10"6 м; /за = 1 кгс/см2; /?8= 6 кгс/сы2 

Черт. 9

С
тр. 34 

РТМ
 1Q

8.129.101—
76
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Зависимость коэффициента несущей способно­
сти Су? от относительного эксцентриситета е 
для ГСП с питателями типа «простая диаф­

рагма»

----------- — методика РТМ; о — эксперимент Фле­
минга [14]

Ps/pa—4,8; Я—1,5; Aj =0,25; у =1,33; я —6 
(воздух)
Черт. 10

3*
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анализа работы ГСП, предлагаемая в настоящем РТМ, по точно­
сти расчетов близка к методике Мэджумдара [11], основанной на 
численном способе интегрирования уравнений газовой смазки 
с помощью ЭВМ, и дает сходимость с экспериментом не хуже, чем 
так называемые инженерные методики (3, 4, 12]. Указанное срав­
нение также свидетельствует о более значительных расхожде­
ниях теории и эксперимента (до 10—25% ) у ГСП с питателями 
типа «кольцевая диафрагма», чем у ГСП с питателями типа 
«простая диафрагма», особенно в зоне малых у. Причиной таких 
расхождений может являться более сложный характер истечения 
газа из кольцевых диафрагм, чем принимаемый во всех имею­
щихся методиках расчета, что увеличивает зависимость коэффи­
циента расхода а от расположения питателя на линии наддува.

При критических и закритических режимах истечения газа из 
питателя вокруг него образуется зона малой протяженности 
(d  — М ) , в которой происходит сложная перестройка потока тава от 
инерционного к чисто вязкому, сопровождающаяся образованием 
псевдоскачков уплотнений, приводящих к дополнительным поте­
рям давления. Описание и количественная оценка этого явления 
даны в работах [15, 29].
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ПРИЛОЖЕНИЕ 1 

Справочное

РЕКОМЕНДАЦИИ ПО РАЗРАБОТКЕ И ИЗГОТОВЛЕНИЮ
РАДИАЛЬНЫХ ГАЗОСТАТИЧЕСКИХ ПОДШИПНИКОВ

1. ОБЩИЕ ПОЛОЖЕНИЯ

1.1. В качестве теплоносителей современных атомных энерге­
тических установок (АЭУ) с газоохлаждаемыми реакторами при­
меняются гелий и углекислый газ. Перспективными газообразными 
теплоносителями являются а|ргон, азот, неон, диссоциирующие 
газы типа «четырехокись азота», пары металлов (в первую оче­
редь калиевый пар) и различные газовые смеси.

1.2. В настоящее время гелий и углекислый газ применяют 
в АЭУ при давлениях соответственно 15—50 кгс/см2 и 20— 
66 кгс/см2, температурах 400—650°С.

При использовании гелия в качестве теплоносителя и рабочего 
тела верхняя температура цикла и рабочего тела в дальнейшем 
может повышаться неограниченно. Повышение давления гелия 
позволяет значительно интенсифицировать теплообмен. Ожидается 
создание АЭУ с верхним давлением гелия в цикле до 200 кгс/см2 
и температурой до 950°С.

1.3. Работа АЭУ с газоохлаждаемым реактором может быть 
организована по одно- и двухконтурной схемам.

1.4. В установках, работающих по одноконтурной схеме, пер­
вичный теплоноситель является одновременно рабочим телом 
энергетического цикла. По одноконтурной схеме может быть соз­
дана атомная газотурбинная установка.

1.5. В установках, работающих по двухконтурной схеме, тепло­
носитель, циркулирующий в первом контуре, передает тепло рабо­
чему телу энергетического контура в теплообменном аппарате, 
который является парогенератором при паросиловом цикле и на­
гревателем газа при газотурбинном цикле. Циркуляцию теплоно­
сителя первого контура осуществляют с помощью газодувок.

1.6. В качестве смазки газовых опор в турбомашинах АЭУ 
целесообразно применять рабочее тело энергетической установки.

1.7. Перепад между максимальным и минимальным уровнями 
давления в ГТУ замкнутого цикла, как показывают оценочные 
расчеты, вполне достаточен для обеспечения заданной грузо­
подъемности ГСП. Однако газодувки, характеризующиеся малой 
степенью сжатия рабочего тела, не в состоянии обеспечить требуе-
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мую величину давления наддува для нормального функциониро­
вания опор и нуждаются в дожимающем компрессоре системы 
смазки.

1.8. В атомных ГТУ отбор газа на смазку ГСП производят из 
верхней точки цикла по давлению (нагнетательный патрубок ком­
прессора), либо после какой-нибудь ступени компрессора. В газо- 
дувке отбор газа на смазку осуществляется из нагнетательного 
патрубка.

В  случае необходимости производят дополнительное повыше­
ние давления газовой смазки в дожимающем компрессоре. В пе­
риоды пуска, останова и на переменных режимах работы турбо­
агрегата газ в подшипники следует подводить из ресиверного 
баллона, заполняемого в процессе эксплуатации АЭУ от компрес­
сора ГТУ (для ГТУ) или дожимающего компрессора (для ГТУ и 
газодувок).

1.9. Расход газа на смазку всех ГСП турбомашины составляет 
обычно 0 ,2—5% от общего расхода рабочего тела в цикле.

1.10. По состоянию проектно-конструкторских и научно-иссле­
довательских работ в настоящее время рекомендуется применять 
ГСП в газодувках мощностью до 10 МВт и ГТУ мощностью до 
50 МВт.

2. ОСОБЕННОСТИ РАБОТЫ ГАЗОСТАТИЧЕСКИХ ПОДШИПНИКОВ 
В ТУРБОМАШИНАХ АТОМНЫХ ЭНЕРГЕТИЧЕСКИХ УСТАНОВОК

2.1. Для обоснованного выбора типа подшипника необходимо 
учитывать следующие основные требования к работе турбомашин 
АЭУ:

высокую эксплуатационную надежность;
отсутствие загрязнения рабочего тела продуктами смазки;
герметичность конструкции;
автономность и простоту обслуживания;
работоспособность при высоких частотах вращения, температу­

рах и давлениях рабочего тела;
сохранение свойств смазочного материала под воздействием 

радиации.
Оснащение турбомашин АЭС газовыми опорами способствует 

выполнению этих требований.
2.2. Конструкция подшипника должна обеспечивать:
высокую надежность при всех возможных режимах работы, из­

менениях температуры и давления рабочего тела турбомашины;
гарантированную длительную работоспособность в течение 

многих тысяч часов без обслуживания, профилактических осмот­
ров, ремонта и замены;

стабильность геометрических размеров и отсутствие деформа­
ции при повышенных температурах и давлениях;

защиту опорного узла от схватывания и заклинивания цапфы 
ротора во вкладыше;
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восприятие радиальной нагрузки;
самоустанавливаемость для компенсации перекосов вала или 

корпуса;
виброустойчивость;
изоляцию внутренней полости подшипника от внешней среды 

и предотвращение утечки из нее газсхвой смаэки (при наддуве газа 
в зазор со стороны вкладыша);

высокую эффективность (обеспечение наименьших расходов 
газа на смазку, потерь на трение и затрат мощности компрессора 
на прокачку газа через подшипник);

возможность контроля режимных параметров (давление и тем­
пература нагнетаемого в опору газа, смещение цапфы вала отно­
сительно вкладыша, температура металла вкладыша); 

удобство сборки и обслуживания;
возможность дополнительной тонкой очистки газа, поступаю­

щего на смазку;
хорошую ремонтопригодность опорного узла (возможность за ­

мены съемных втулок без дополнительной механической обработ­
ки и слесарной пригонки).

2.3. При эксплуатации турбомашин мощностью до 50 МВт 
радиальные ГСП должны быть работоспособными при следующих 
условиях:

удельное давление на подшипник не должно превышать при 
перегрузках 10 кгс/см2;

скоростной режим (до 300 м/с) ограничивается лишь устойчи­
востью вращения ротора на ГСП и конструктивной прочностью 
материалов пары трения;

температурный режим нагнетаемой газовой смазки — без огра­
ничений (температура подачи газа находится из условия обеспе­
чения наименьшего перепада температур между (рабочими поверх­
ностями пары трения), возможный диапазон изменения темпера­
тур 200—500°С;

нижний температурный предел определяется конденсацией са­
мой смазки;

давление наддува газа в смазочный слой определяется несу­
щей способностью опоры и зависит от противодавления окружаю­
щей среды, предположительные пределы изменения 40— 
200 кгс/см2;

противодавление газа на выходе из рабочей щели ГСП регла­
ментируется низшей величиной давления рабочего тела АЭУ 
в цикле, возможный диапазон изменения которого 1— 195 кгс/см2;

температура среды, окружающей подшипник, зависит от наи­
высшей величины температуры рабочего тела в цикле;

смазочное вещество — рабочее тело энергетического цикла; 
направление действия нагрузки на подшипник — радиальное; 
режим работы — установившийся; 
вид нагружения — динамический.
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3. ТИПОВЫЕ СХЕМЫ РАДИАЛЬНЫХ ГАЗОСТАТИЧЕСКИХ 
ПОДШИПНИКОВ

3.1. Одним из основных элементов конструкции любого ГСП 
является устройство для подвода газовой смазки из внутренней 
полости подшипника (или полости вала при обращенной схеме 
наддува) в смазочный слой, называемое питателем (иногда име­
нуемого также дросселем, ограничителем расхода, соплом, отвер­
стием, рестриктором и т. д.).

3.2. По принципу работы питатели могут быть разделены на 
два основных типа: капиллярные (обеспечивающие падение подво­
димого давления за счет вязких сил газа) и сопловые (преобра­
зующие часть подводимого давления в скоростной напор). 
В  табл. 1 приведены конструктивные схемы питателей различных 
типов, применяемых в настоящее время.

3.3. Определяющей характеристикой сопловых питателей слу­
жит площадь их минимального сечения, ограничивающая расход 
газа, протекающего через устройство.

Если для питателя соблюдается условие я d H j< lUxd2, то мини­
мальным сечением является кольцевая диафрагма площадью 
n dH j, образованная выходной кромкой отверстия и поверхностью 
вала. В  соответствии с литературными данными {3, 4, 5] этот вид 
питателя следует называть «кольцевая диафрагма». Такие пита­
тели просты в изготовлении. Наиболее распространен диапазон 
диаметров 0,3—2 мм (большие размеры относятся к крупногаба­
ритным и тяжело нагруженным подшипникам). Характеристики 
ГСП, оснащенных подобными дросселями, достаточно стабильны. 
У опор этого класса не обнаружена вибрация типа «пневмомо­
лот».

3.4. Если выполняется условие n d H p > ll^ id2, то сечение пита­
теля, имеющее площадь равную ш/2/4, является минимальным. Та­
кие питатели называют «простыми диафрагмами». Обычно при входе 
в смазочный слой питатель типа «простая диафрагма» оканчи­
вается «карманом». Несущая способность подшипника с простыми 
диафрагмами на 20—30% больше несущей способности опоры 
с питателями типа «кольцевая диафрагма». Однако такой под­
шипник более трудоемкий в изготовлении и подвержен неустой­
чивости типа «пневмомолот».

П р и м е ч а н и е .  Небольшое заглубление поверхности подшипника в окре­
стности выхода питателя в смазочный слой называют карманом. Карман может 
иметь различную геометрическую форму.

3.5. К разновидностям дросселей типа «простая диафрагма» 
относится питатель, имеющий профиль сопла Лаваля, а типа 
«кольцевая диафрагма» — питатель [16], выполненный в виде фор­
сунки, подводящей в рабочий зазар закрученный поток смазки. До­
стоинство первого из них состоит в том, что благодаря смещению 
критического сечения из зазора внутрь тракта питателя удается
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Типы питателей
Таблица 1

Схема Тип Наименование
питателя Примечание

й ? Т 1
V/j 2 s f -

\ \*̂ Х /\  5;

V

ш

Кольцевая диафрагма / < 5d
d > m

Простая диафрагма 
с карманом

d < 4Н

Сопловые

Капилляр­
ные

Питатель типа сопла 
Лазаля

Питатель типа форсунки 
с закрученным потоком

Капилляр Г >  Ш
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снизить влияние изменения положения цапфы вала во вкладыше 
на расход газа через ГСП. Во втором типе питателя газ закручи­
вается посредством тангенциальных отверстий, после чего посту­
пает в смазочный слой. Закрученный поток газа обладает большей 
устойчивостью к сохранению формы своего движения и позволяет 
получить в опоре более высокую несущую способность и понижен­
ный расход газа по сравнению с подшипником с кольцевыми ди­
афрагмами. Однако подшипники с подобными питателями мало 
изучены и сложны в изготовлении.

3.6. К разряду капиллярных питателей относятся капилляры, 
пористые вставки и щели. Длина трубки дросселя может быть до­
статочно большой (несколько десятков миллиметров). Их приме­
няют в тех случаях, когда требуется подшипник с постоянной же­
сткостью газового слоя в большом диапазоне изменения зазоров.

Пористые вставки целесообразно использовать только как ла­
минарные питатели, когда число Рейнольдса, вычисленное с уче­
том скорости газа и размера пор, достаточно мало. При турбу­
лентном течении газа пористый дроссель функционирует как пита­
тель типа «простая диафрагма». Питатель щелевого типа практи­
чески не засоряется и обеспечивает докритическое истечение газа 
в несущий слой в большом диапазоне режимов функционирования 
подшипника. По своим характеристикам ГСП с щелевым питате­
лем сравним с ГСП с кольцевыми диафрагмами [25—28].

3.7. Эффективным приемом увеличения несущей способности и 
жесткости газового слоя ГСП при заданных размерах опоры и 
давлениях наддува является выполнение на одной из поверхно­
стей пары трения канавок малой глубины (0,03—0,3 мм) окруж-
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Таблица 2
Примеры выполнения микроканавок во вкладыше
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ного, и осевого направления. Назначение микроканавок — улуч­
шать распределение газа по зазору подшипника. Микроканавка 
обеспечивает низкую скорость газа на входе в зазор, что умень­
шает влияние сжимаемости, препятствует окружным перетечкам 
газа в щели и улучшает виброустойчивость системы «ротор — под­
шипники». Микроканавку следует располагать на неподвижном 
звене, т. е. на поверхности вкладыша.

Недостаток микроканавок — резкое увеличение расхода газа 
на смазку подшипника, величина которого зависит от их количест­
ва, ориентации по зазору и близости к торцам опоры. В табл. 2 
приведены наиболее распространенные схемы размещения микро­
канавок. ГСП с микроканавками являются перспективными для 
турбомашин АЭУ. Методы их расчета находятся в стадии разра­
ботки и в настоящем РТМ не рассматриваются.

На основании экспериментальных исследований НПО ЦКТИ 
установлено, что значительный эффект дает несимметричное рас­
положение осевых микроканавок по зазору подшипника. Исполь­
зование двух-шести микроканавок, соединяющих устья питателей 
и расположенных в области минимального зазора, позволяет уве­
личить на 20—50% несущую способность. Этот прием может быть 
успешно применен для повышения грузоподъемности уже изготов­
ленных ГСП. На черт. 1 показана конструктивная схема ГСП 
с несимметрично расположенными канавками.

Значительного повышения грузоподъемности ГСП можно до­
стичь также за счет несимметричного распределения питателей на 
поверхности вкладыша. Однако подшипник такого типа недоста­
точно изучен.

Радиальный двухрядный газостатический подшип­
ник с микроканавками

Черт. 1
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3.8. Выбор конструктивной схемы ГСП должен основываться 
на известном отечественном и зарубежном опыте создания и экс­
плуатации турбомашин, оснащенных газовыми опорами, современ­
ных достижениях в области теоретических и экспериментальных 
исследований таких подшипников.

4. КОНСТРУКТИВНОЕ ОФОРМЛЕНИЕ ГАЗОСТАТИЧЕСКИХ 
ПОДШИПНИКОВ

4.1. На основании анализа литературных источников, патент­
ных материалов и результатов исследований НПО ЦКТИ и других 
организаций ниже приводятся основные конструкторские приемы 
создания прогрессивных и рациональных конструкций радиальных 
опорных узлов, удовлетворяющих требованиям, изложенным 
в п. 2.2 настоящего приложения.

4.2. Одна из основных задач, решаемых при разработке Г С П ,— 
максимальное повышение нечувствительности опоры к различным 
отступлениям от требований конструкторской документации. Ав­
томатическая установка зазора между рабочими поверхностями 
трения достигается выполнением подшипникового узла самоуста- 
навливающимся. Примеры самоустанавливающихся креплений 
вкладышей к корпусу агрегата приведены в табл. 3.

Таблица 3

Типы самоустанавливающихся креплений вкладышей к корпусу

Схема Отличительный
признак
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Для тяжелонагруженных и крупногабаритных ГСП рекомен­
дуется использовать в качестве элементов самоустановки сфериче­
скую пару или карданный подвес.

4.3. При конструировании радиальных ГСП необходимо иметь 
в виду, что при использовании прямой схемы наддува газовой 
смазки применение самоустанавливающихся подшипников ослож­
няется тем, что механическое соединение газоподводящих трубо-

Устройство для подвода газа во внутреннюю 
полость вращающегося вала

\ г а з

I — вал: 2 — радиальный ГСП; 3 — упорный ГСП

Черт. 2

проводов с корпусом подшипника может вызывать перекосы опор. 
Подвод газовой смазки по обращенной схеме, т. е. со стороны 
вращающегося вала, упрощает конструкцию ГСП и не препятст­
вует его самоустановке. Для подвода газовой смазки во внутрь 
вращающегося вала рекомендуется устройство, разработанное 
в НПО ЦКТИ [23]. Конструктивная схема его приведена на 
черт. 2 .

4.4. Для обеспечения устойчивости прецессионных движений 
роторов в ГСП используют упруго-демпферные подшипники, по­
вышают величину давления наддува газа на смазку, выбирают 
питатели соответствующего типа и системы распределения газа по 
зазору, тщательно балансируют ротор.

Б качестве упруго-демпферных элементов применяют различ­
ного рода пружины с линейными и нелинейными характеристи-
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ками, втулки с прорезями, пластины, ленты, мембраны, кольца и 
манжеты из вязких материалов типа резины, металлорезины, 
пластмассы и т. д.

4.5, Эксплуатационную надежность работы ГСП повышают 
следующие мероприятия по аварийной защите подшипника 
(табл. 4 ): подвод газовой смазки осуществляют с помощью основ­
ного и дублирующего газотрубопроводов, что уменьшает вероят­
ность отказа опоры по причине внезапного понижения давления 
газа в системе подачи; обратные запорные клапаны, установленные 
в местах соединения корпуса подшипника с трубопроводами, 
в случае падения давления в одном из каналов подачи обеспечи­
вают герметичность внутренней кольцевой полости, распределяю­
щей газ между питателями;

в подшипнике размещают дополнительный фильтр тонкой очи­
стки газа, подаваемого на смазку; фильтр выполняют, например* 
в виде сетки с ячейками, размер которых меньше минимального 
зазора в ГСП [7];

в конструкции ГСП предусматривают вентиляционные каналы, 
соединяющие рабочий зазор с окружающей средой, что позволяет 
сбрасывать крупные частицы пыли из застойной межрядной обла­
сти подшипника;

устанавливают в торцевых участках подшипника вставки из ма­
териалов с хорошими антифрикционными свойствами, допускаю­
щие кратковременные контакты;

основной подшипник используют в комбинации со вспомога­
тельным, например, подшипником качения, который при отказе 
основного ГСП позволяет произвести аварийный останов турбоаг­
регата.

4.6. Для иллюстрации представленных мероприятий приведены 
примеры конструкций ГСП, спроектированных в НПО ЦКТИ, для 
турбомашин атомных энергетических установок (черт. 3 и 4).

На черт. 3 показана конструкция крупногабаритного и тяжело- 
нагруженного радиального ГСП [16, 17]. В опоре имеются два 
ряда питателей 2, подающих в рабочий зазор закрученный поток 
газа. Втулка 3 собрана в обойме 1 на упругих уплотнительных 
кольцах 4 и стопорится гайкой 5. Для радиальной установки под­
шипника в расточке корпуса турбоустановки служат три устано­
вочные подушки 5, наружная поверхность которых обработана по 
сфере. Между подушками и корпусом прокладываются тонкие 
стальные прокладки 7, обеспечивающие необходимое радиальное 
положение втулки.

Наддув газа производится по двум трубопроводам 8. При нор­
мальной работе подшипника газ поступает во внутреннюю ка­
меру 9 непосредственно через оба канала. При обрыве одного из 
трубопроводов обратный запорный клапан 10 отключает прием­
ное отверстие внутренней камеры и дает сигнал на остановку ма­
шины. В газоподводящих трубопроводах для снижения влияния 
жесткости их закрепления, а также температурных к силовых де-
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Таблица 4

Конструкторские приемы защиты газостатического подшипника от аварии

Схема Отличительный
признак

Дублирующий газопровод 
подачи смазки

фильтр тонкой очистки
г

У 77Г/7Л Ш ТТТТЛ

fcS i №

Дополнительная тонкая 
очистка газа на входе в 

опорный узел

8енти ля и, и энный,
Вентиляционные каналы 

для сброса грязи из 
рабочего зазора

8с та
Вставки из антифрикцион­

ного материала

В с пом or а тел ь ны й 
подшипник

4 Заказ 564
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формаций на самоустановку опорного узла, смонтированы силь­
фонные компенсаторы 11. Во фланцевом разъеме каждого из тру-

Конструктнвная схема крупногабаритного радиального газостатического 
подшипника

1 2 3 6 7 108

Черт. 3

Конструктивная схема упруго-демпферного радиального газостатнче- 
ского подшипника

Черт. 4

бопроводов установлен фильтр 12 тонкой очистки газовой смазки. 
Для сброса крупных частиц пыли из застойной зоны подшипника 
во втулке предусмотрен дренажный канал 13, сообщающийся со 
средой, окружающей опору.
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На черт. 4 дана конструкция легконагруженного, высокоско­
ростного, упруго-демпферного ГСП [18]. Втулка 1 установлена 
в карданный подвес, состоящий из промежуточного кольца 2  и 
упруго-демпферных элементов, включающих винт 3, пружину 4 , 
поршень 5 и шарик 6У осуществляющих механическую связь под­
шипника с корпусом машины. Пружина 4 обеспечивает податли­
вость узла. Поршень 5 размещен в цилиндрической камере винта 3 
с малым диаметральным зазором; Выталкивание и всасывание 
воздуха через микрозазоры плунжерных пар при смещениях порш­
ней в процессе автоколебаний ротора способствует демпфирова­
нию колебаний системы «ротор — подшипники». Подача газовой 
смазки в рабочий зазор производится по обращенной схеме через 
два ряда питателей типа «кольцевая диафрагма».

5. ВЫБОР МАТЕРИАЛА

5.1. Условия работы материалов подшипников с газовой смаз­
кой определяются принципом действия самих oriqp и условиями 
их применения.

5.2. Основными факторами, от которых зависит выбор мате­
риалов, являются: свойства и температура окружающей среды, 
тип и конструкция опоры, вид движения, геометрия контакта, об­
ласти рабочих скоростей, температур и давлений в зоне контакта, 
вид и частота нагружения.

5.3. Материалы пары трения для высокотемпературных опор­
ных узлов должны удовлетворять требованиям термической ста­
бильности размеров и сохранения прочности. Обязательным тре­
бованием одновременно являются близкие значения коэффициен­
тов линейного расширения материала шейки вала и вкладыша. 
Для повышения надежности работы опорного узла одна из по­
верхностей пары трения должна быть более твердой, чем другая.

5.4. Материал шейки вала при разработке опорного узла обыч­
но известен. Он выбирается с учетом требований, предъявляемых 
к материалам роторов турбомашин АЭС [19]. В качестве материа­
ла роторов высокотемпературных турбоагрегатов используют, на­
пример, кованые легированные перлитные стали типа 40Х по 
ГОСТ 4543—71, 35ХМ1А, 34XH3MA и 20ХН2МФА — по техниче­
ским условиям заводов-изготовителей и другие.

5.5. На основании исследований, проведенных Государствен­
ным научно-исследовательским институтом машиноведения, НПО 
ЦКТИ, Экспериментальным научно-исследовательским институ­
том металлорежущих станков и другими организациями, для вкла­
дышей могут быть рекомендованы:

при умеренных температурах (до 100°С)— углеродистые стали 
марок 20, 40 и 45 по ГОСТ 1050—74;

при повышенных температурах (свыше 100°С)— легированные 
конструкционные стали марок 40Х по ГОСТ 4543—71, 35ХМ1А по 
ТУ 24— 10—001—71 и другие стали этой серии;

4*
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хромистые коррозионностойкие (нержавеющие) стали марок 
20X 13 по ГОСТ 5632— 72 и др.

5.6. При выборе материалов вкладышей можно руководство­
ваться рекомендациями, изложенными в литературе [20 , 21].

5.7. Для улучшения антифрикционных свойств и повышения из­
носостойкости целесообразно производить цементацию или азотиро­
вание поверхности вкладыша до H R C .. .5 0 — 60, а такж е осуще­
ствлять ее покрытие твердыми металлами типа хром, вольфрам и 
молибден, твердыми сплавами типа стеллит, твердыми см азоч­
ными покрытиями типа дисульфид молибдена (марки М В Ч -1).

5.8. В качестве материала вкладышей могут быть использо­
ваны самосмазывающиеся и композиционные материалы:

графиты марок АГ-1500-С05, А Г-1500-Sb, А Г-1500-Бр СЗО, 
А Г-1500-Б83 и углеситалл У С Б-15 (изготовитель —  Московский 
электродный завод ) ТУ 624— 61 и ТУ 635— 64.

6. ТЕХНИЧЕСКИЕ ТРЕБОВА НИЯ

6 . 1. Параметр шероховатости R a поверхностей шейки вала и 
вкладыш а по ГОСТ 2789— 73 должна быть не более 0,25 мкм.

6.2. Допустимое отклонение формы (овальность, конусообраз- 
ность, бочкообразность, седлообразность) трущихся поверхностей 
для радиальных подшипников диаметром от 50 до 400 мм —  не бо­
лее 0,1 с.

6.3. Рекомендуемые допустимые величины удельной неуравно­
вешенности ротора для турбомашин мощностью до 300 кВт — от 
ОД до 0,3 мкм; мощностью до 50 М В т — от 0,5 до 3 мкм.
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ПРИЛОЖЕНИЕ 2 

С правочное

ПРИМЕР РАСЧЕТА РАДИАЛЬНОГО ГАЗОСТАТИЧЕСКОГО 
ПОДШИПНИКА

1. ИСХОДНЫЕ ДАННЫЕ

Требуется выбрать размеры и рассчитать радиальный двух­
рядный ГСП с питателями типа «кольцевая диафрагма», смазы­
ваемый воздухом (х = 1 ,4 ) при температуре 15°С, несущий на­
грузку W^=30 кгс (294,3 Н) при следующих условиях: давление 
наддува газа в подшипник /?*=10 кгс/см2 (9 ,8 -105 Н/м2), противо­
давление Ра“ 3 кгс/см2 (2,94 * 1G5 Н/м2), частота вращения вала 
(0доп=: 628 с"5. Ротор считаем жестким..

2. ВЫБОР ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ ПОДШИПНИКА

2.1. Размеры подшипника выбираем из условия

WV.C4 =  =  1,5*30 =  45 кгс.

2.2. Принимаем, что при заданной допустимой нагрузке еДОп =  
=  0,7. Согласно выражению (69) настоящего РТМ величина коэф­
фициента расчетной несущей способности ориентировочно равна

расч
=  0,35гдоп =  0,35 • 0,7 ж  0,25. О)

2.3. В соответствии с формулой (71) настоящего РТМ опреде­
ляем

LD  =
w,расч 45

(.Ps Ра) с w расч
'7-0 ,25" =25,71-10“4 м2.

Выбирая L —D, находим

L =  D =  1/25,71 • 10~4ж 5 - 10- 2 м. (2)

3. ВЫБОР РАДИАЛЬНОГО ЗАЗОРА ПОДШИПНИКА

3.1. Рабочий относительный эксцентриситет при заданной на­
грузке 30 кгс, рассчитанный по формуле (74) настоящего РТМ,

so=  0.7 ®Дои =  0,7 - 0,7 == 0,49. (3)
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3.2. Выбираем эксцентриситет во из условия (72) настоящего 
РТМ

g 9,81
6282 2,49-1О-5 м.

Принимаем
е 0 =  0,99-10 " 5 м. (4)

3.3. С учетом выражений (3) и (4) вычисляем средний ради­
альный зазор подшипника

ел 0 ,99-10~ 5
С — CQ 0,49 :2 ,02*10“3 м. (5)

4. ВЫБОР ДИАМЕТРА И ЧИСЛА ПИТАЮЩИХ ОТВЕРСТИИ

4.1. Определяем конструктивный параметр у , обеспечивающий 
оптимальную несущую способность подшипника, в соответствии 
с формулой (80) настоящего РТМ:

Топ, -  (2,52 -  0,5л) ]/  1 -  {р' _СМ5)2

В рассматриваемом примере
у __ __I Ра

в - = 1 - л = - г г

0 ,552

: 0,3

и Топт =  (2,52 — 0,5-1) ] / 1  -  (0 ,30755245)- =  1,94- (6)

4.2. Учитывая, что с ростом г оптимальные значения конструк­
тивного параметра уменьшаются, целесообразно принять рабочее 
значение у несколько меньше у0Пг (на 10—20% ). Выбираем

Т =  1,50 <  ТопТ.

4.3. Используя формулу

Г
24<mnd У y-RTs 

c2Ps

(7)

(8)

и принимая
а =  0,8, Ts =  288К, р =  179,2 • 10~7 Н • с/м2

a s =  V 7 RTs =  341,7 м/с, 
/̂  =  9,8-105 Н/м2, с =  2,02-10- м,

находим, что

n d =  1,5 C2P s

24(х*
1 5  (2,02-10~ 5)2 9 ,8 -105

’ 24-179,2-10~7-0,8-341,7
0,5-Ю -2 М.
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Величину В=24р.а y r*R T s можно взять из табл. 1—3 настоя­
щего РТМ, что сократит время расчета.

4.4. Выбираем число питателей, исходя из условия (78) на­
стоящего РТМ

^ак как
Pstc _  9,8-105-1,5*2,02.10"5 0
SB ~  8*0,119

то

Принимаем п =  8 , <2=0,6* 10“ 3 м, при этом уточненное значение 
конструктивного параметра у=1,44.

5. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАСХОДА ГАЗА

5.1. Так как расход газа почти не зависит от эксцентриситета, 
(го вычисляем его для случая е = 0  по формуле

2
Q =  „ . . ' » К  -/>?)>(Х, +  Дя)24*а‘

где Хо — корень уравнения;

* 0 - P i  =  +  А.) тя (*„) ( т т г ) ^  *
х+1

А 1 1 D
п 2п П nd *

5.2. Предварительно подсчитываем
\  =  0,25* 1 = 0 ,2 5 ;

л. - й |" 5 * 0-и 6-
5.3. Составляем уравнение для вычисления х0:

*о -  0 ,32 =  (0,250 +  0,146) 1,44 (>.4-1) q  (Л-0).

Отсюда
*о 0,09__г\ ооа
“ О Т — о*330-

(10)

(И)

(12)

5.4. По графику зависимости G =  G(jt) (см. черт. 2 приложе­
ния 4) имеем

G — ЛГ— 0,09 
4{х) 0,330, (13)
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находим
л-0 =  0,405.

5.5. По формуле (10) определяем расход газа, подаваемого 

2 3,142 (2,02-10~5)3 (9,8- IQ5)2 1,4,
на смазку:

Q 0,25 — 0,146 24-179,2-10“7 (341,7)2 

=  1,08* 1 0 -3 кг/с.

(0,405 — 0,32)

(14)

6. РАСЧЕТ КОЭФФИЦИЕНТА НЕСУЩЕЙ СПОСОБНОСТИ 
ПОДШИПНИКА

6.1. Коэффициент несущей способности подсчитываем по фор­
муле (41) настоящего РТМ:

с *  =  81п 7 Г Т Г = й 2  J th h ( p m &  P m jl+ P l ) +
/“ 1 L

где

+  th(). — 2).,)/>m/J COS Vj,

2a,
ch A

sh 2X, ch(A — 2>.,)

(15)

(16)

Для рассчитываемого подшипника 

2*1 = 2 - 0 ,2 5
ch 1

sh 2 l i  ch (X — 2AX) sh (2-0,25) ch (1 — 0,25)
1,313. (17)

6.2. Вычисляем коэффициент k. Для этого используем график 
зависимости — Г  — у(Л-) (см. черт. 7 справочного приложения 4)
и по известному значению Хо =  0,405 находим

( - - 1 г )  = 0 ,3 8 4 .\ q dx )х=ха '
Следовательно,

fc_  1+0,384(0,405 -  0,32) ПТ01,,
1,313 +  0,384(0,405- 0,32) u ,,o w *

6.3. С учетом (19) формула (16) записывается в виде:

. 3,1416 1 0,7817 Ч7Г4 -t-nor/ , 0,32 \ .
cw — sin g j i _ о , з  з th°'25{P^  +  pmj +  о , з ) +

(18)

(19)

7-1

+  th (l - 2 - 0 , 2 5 ) ^ - ] co s? , =  2 [ ° - l3 9 5 ( ^ 7
/-1  m

-f  0,1975/?OT/]co s  <?j. (20)
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6.4. Если отверстия расположены симметрично относительно 
линии нагрузки, то при вычислении cw следует воспользоваться 
формулой

4

W (21)
Н 1

где

Ч  =  [0-2791 (pmj +  ĵ - 3) +  0,3949/>„у] cos Ь .

6.5. Результаты вычислений отражены в табл. 1, в которой ис­
пользованы обозначения:

О , - О о  =  ^  +  Д „ )т (т |т ) ^ гг ; (22)

hj 1 COS if j\ Pmj
1 f Xji. i -t- p\b„
V  h  +  д я  *

Xj находится из графика зависимости G =  G(x) (см. черт. I при­
ложения 4).

Таблица I

£ J
о

Ь COS hJ Gj Xj Pmj 4
4

cws'!Ei cj

1 2 2 ,5 0 ,9 2 3 9 0 ,7228 0 ,6320 0 ,6250 0,6539 0 ,4 3 1 5

0 ,3 2 6 7 ,5 0 ,3827 0 ,8852 0 ,4214 0 ,4850 0,5825 0,1611 0 ,1261
3 112,5 —0 ,3 8 2 7 1,1148 0 ,2657 0 ,3550 0,5071 —0 ,1 4 2 7
4 157,5 - 0 ,9 2 3 9 1,2772 0,2024 0 ,3000 0,4717 — 0 ,3 2 3 8
1 2 2 ,5 0 ,9239 0,5381 1,1404 0 ,8050 0 ,7357 0 ,4805

0 ,5 2 6 7 ,5 0 ,3 8 2 7 0 ,8 0 8 7 0 ,5049 0 ,5450 0,6141 0 ,1 6 8 9 0 ,2 0 5 7
3 112,5 - 0 ,3 8 2 7 1,1913 0 ,2327 0 ,3250 0,4881 —0,1381
4 157 ,5 - 0 ,9 2 3 9 1,4619 0 ,1545 0 ,2550 0,4405 - 0 ,3 0 5 6
1 2 2 ,5 0 ,9239 0 ,3533 2 ,6454 0 ,9490 0,7951 0 ,5 1 6 3

0 ,7 2 6 7 ,5 0 ,3827 0,7321 0,6161 0,6200 0,6515 0 ,1781 0 ,2 7 3 3
3 112,5 —0,3827 1,2679 0 ,2054 0 ,3050 0,4750 - 0 ,1 3 4 9
4 157,5 —0,9239 1,6467 0 ,1218 0 ,2100 0,4070 —0 ,2 8 6 2

1,40+1
Для данного примера

G0 =  (0,250 +  0,146)1,440(T-ib2+

Л  0 ,3 3 0  . „  _  l /0 ,2 5 0 j c y  -г 0 ,013
hl. ' Pmi ' 0 ,396

0,330;
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6.6. Используя формулу
W  =  L D ( p s — p a) c w ,

по вычисленным величинам Cw(z) находим соответствующие зна­
чения несущей способности W (b) и  составляем табл. 2 .

Таблица 2

г €W
W,
Н

0,30 0,126 216
0,50 0,206 ЗБЗ
0,70 0,273 478

6.7. Строим график W ^ W( b) (черт. 1), по которому уточняем, 
что заданную нагрузку 30 кгс (294,3 Н) рассчитываемый подшип­
ник может нести при рабочем относительном эксцентриситете

ео ~  0,4. (23)

Зависимости несущей способности Ws и статической 
жесткости Ks от эксцентриситета

К'10~*чН/м

<20 

20 

10
0,2 OJi 0,6 с 0,2 0Л 0,6 е

L^D =  50 мм; п = В; с/ = 0,6 мм; p s ~  10 кгс/см2;
ра ~ 3 кгс/см2; у =1,44; х =1,4

Черт. 1

7. РАСЧЕТ КОЭФФИЦИЕНТА ЖЕСТКОСТИ ПОДШИПНИКА

7.1. Коэффициент жесткости подшипника вычисляется по фор­
муле (43 настоящего РТМ), которая для случая симметричного 
расположения питателей относительно линии действия нагрузки за­
писывается в виде:
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Учитывая, что

sin к 2
п А 1 — р\

х + 1

. 3,1416 2 0,7817
?sm 8 1 I — 0,30 ^>8547,

1,40+1
(  2 У> (х—1) 2 V (1,40—1) =  0,5780,
\ х  +  1/ \  1,40 4- 1 /

получим
йс

I t2 = 2 lo .2 7 9 l [ l  - ( - й ^ г Л + О . З М э }  X
У= 1

X

0,2083—  (qxj)

1 + 0,3300-±L«)
hi

Pmj
COS ffj. (24)

dxL

7.2. При расчете коэффициента жесткости по формуле (24), 
когда е ^ О , величины Xj, pmj и cosqpf, соответствующие номеру пи­
тателя j (/— 1, 2, 3, 4) и фиксированному значению относительного
эксцентриситета г, берем из табл. 1; значения q(Xj) и ^ — ~ fa )x__x.

находим по графикам q =  f(X j) и ^ — ■35-) = /.(*j) (см. черт. 3, 5 
справочного приложения 4 ).

7.3. Для расчета коэффициента статической жесткости в случае 
соосности (е —0) следует воспользоваться формулой (44) настоя­
щего РТМ

dcy
dt -Т т г+рГ {iih +  “  G^+л )2']+

ч ^  ( т т т ) 2 '* 
+  th ( X - 2 X 1)| ' + '

Рто

В соответствии с п. 5.4 данного приложения xq =  0,405 и

Я (х й)-
Ло— 0,090 __0,405 — 0,090 : 0,9545.

0,330 0,330

По графику зависимости ( — (черт.  5 приложения 4)
находим

( - Л )
\ dx Jx~ х0

+  0,340.

Используя выражение (46), получаем
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Следовательно,
dc

t tU -  ‘'7095 (т 0'2449!1 -  ( о,5з?б3° о . з У +

- I-  П 4 R 9 1 11 о ,2 5 0 -1 ,4 4 0 -0 ,5 7 8 0 -0 ,9 5 4 5  1
- t - u . - t u z i j j  1 +  1)44о (0 ,2 5 0  +  0 ,Н 6 )  0 ,5 7 8 0  ( + 0 ,3 4 0 )  0^5376 —  U>4 ^4 4 '

7.4. По результатам вычислений, приведенных в пп. 7.1— 7.3, со­
ставляем табл. 3.

Таблица 3

£ J х ) Ч (x j )
- ( § ) ,

d c w
~ а Г

0 ,0 0 0,4050 0 ,9545 0 ,3400 _ 0 ,4 2 4
1 0,6250 0 ,8350 0 ,8880 0 ,2 4 9 0
2 0,4850 0 ,9350 0 ,5500 0 ,0 3 6 7

0 ,3 3 0,3550 0 ,9900 0 ,2 2 0 0 0 ,0 2 5 8 0 ,4 2 4

4 0,3000 0 ,9 9 9 0 0 ,0 8 0 0 0 ,1121

1 0,8050 0 ,6 2 0 0 1,4700 0 ,2 3 3 9

0 ,5 2 0,5450 0 ,8950 0 ,7 0 0 0 0 ,0 4 0 0 0 ,3 7 2
3 0 ,3250 0 ,9980 0 ,1 5 0 0 0 ,0168
4 0,2550 1,0000 0 ,0 0 0 0 0 ,0811

1 0,9490 0 ,3 2 0 0 3 ,1 2 0 0 0 ,1 1 4 6

2 0,6200 0 ,8 4 0 0 0 ,8 7 0 0 0 ,0 4 2 3
0 ,7 а 0,3050 0 ,9 9 8 0 0 ,10 00 0 ,0 1 9 5 0 ,2 3 8

4 0 ,2100 1 ,0000 0 ,0 0 0 0 0 ,0 6 1 4

7.5. Используя формулу
v  _  L D  ( P s — P i)  d c w

dCyp
по найденным величинам определяем соответствующие значения 
жесткости К (г) смазочного слоя подшипника и составляем табл. 4.

Т абли ц а 4

£
d c w

ds
/С-10- 6,

Н/м

0 ,0 0 0 ,4 2 4 3 6 ,4

0 ,3 0 0 ,4 2 4 3 6 ,4
0 ,5 0 0 ,3 7 2 3 1 , 9
0 ,7 0 0 ,2 3 8 2 0 ,4
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7.6. Строим график К  (в) (черт. 1), по которому находим, что 
при рабочем эксцентриситете во =  0,4 жесткость подшипника состав­
ляет

К  =  36 -106 Н/м.

8. РАСЧЕТ ЗАТРАТ МОЩНОСТИ КОМПРЕССОРА, ПИТАЮЩЕГО ГСП

8.1. Мощность, затраченную в компрессоре для обеспечения га­
зовой смазкой одного подшипника, вычисляем по формуле (51) 
настоящего РТМ :

N . Qaszc ]n  Ps +  ДРк
^ЛизДав Ра 9

где принимаем
=  1; a s =  341J  м/с; * =  1,40; tjH3 =  0,60; ^  =  0,95; 

Л  =  9 ,8 -1 0 5 Н/м2; /7а =  2,94* 105 Н/м2; А/?К =  0 ,4 П 0 5 Н/м2; 

Q =  1 ,08-10 " 3 кг/с.

Окончательно

ЛЛ
1 ,08* 10” 3 • 341,72 • 1 . 

1,40*0,60*0,95 1П
9,8* 105 4- 0,4* Ш5 

2,94*10» 197 Вт.

9. УЧЕТ ВЛИЯНИЯ ВРАЩЕНИЯ ВАЛА НА РАБОТУ ПОДШИПНИКА

9.1. Вычислим параметр сжимаемости

\  =  6^шг2 _  в*1в1,5*10^7*628(2,5*10~~2)2 =  0  ig g
& Pm Ps ~  (2,02* 10“ 5)20,5376*9,8* 10*

9.2. Динамическую составляющую несущей способности ГСП 
можно определить по приближенным формулам раздела 4 РТМ  
или по таблицам и графикам, имеющимся в работах [3, 8] и даю ­
щим большую точность вычислений. Для рассматриваемого при­
мера численные значения коэффициента нагруженности подшип­
ника К п и угла смещения ф> линий центров шипа вала и опоры от 
направления нагрузки были заимствованы в источнике [8].

Таблица 5

£ к» 6е sin 6 COS c Wd CW d x c W dy

0,30 0,0239 85,9 0,9974 0,0715 0,0184 0,0013 0,0183
0,50 0,0465 82,5 0,9914 0,1305 0,0357 0,0047 0,0354
0,70 0,0895 72,0 0,9511 0,3090 0,0687 0,0212 0,0654

Результаты вычислений даны в табл. 5, при составлении кото­
рой применялись формулы:
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'Wrf =  Кн PmoPs
Ps Ра :0,768АГН;

CVJdx ~  C\Vd<-0 S '̂  ̂ C\Vdy—  C\\!d S *n  Ф ’

для числа сжимаемости х=Л /6=0,033,

где х Р*с* [8].

9.3. Составляем табл. 6 с учетом данных табл. 1 и 5.
Таблица 6

£ c\Vs +  €Wdx cw ‘ g * г
%  —

—- ^ -----—  Ю0, %
cWs

0,30 0,1274 0,1287 0,1436 8,17 2
0,50 0,2104 0,2134 0,1659 9,42 3,7
0,70 0,2945 0,3017 0,2168 12,23 10,4

При составлении табл. 6 принято

c w ~~ V (CWs CWdxY "Ь СWdy' tg ^ : LWdy
vWs + &W dx

Нетрудно видеть, что пренебрегая влиянием вращения вала на 
несущую способность подшипника, вносим в расчет погрешность 
в рассматриваемом диапазоне эксцентриситетов не более 10%. 
Для рабочего эксцентриситета е — 0,4 соответствующая погрешность 
составляет не более 4%.

9.4. Вычислим моменты сил трения, приложенных к шипу и 
подшипнику.

Воспользуемся формулой (65) настоящего РТМ:

Maji 2
с = а ± * т ) .

Результаты вычислений сведены в табл. 7.
Таблица 7

£ К-Г Af0*102, H-m M h- 102, H«m

0,30 0,0330 0,300 0,281
0,50 0,0965 0,351 0,289
0,70 0,2036 0,467 0,309

Значения коэффициента противотока К т взяты из таблиц источ­
ника {8].
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10. РАСЧЕТ РЕЗОНАНСНЫХ ЧАСТОТ ВРАЩЕНИЯ ВАЛА

10.1. Определим резонансные частоты вращения ротора, опира­
ющегося на два одинаковых радиальных ГСП, расчет статических 
характеристик которых был выполнен выше. Размеры ротора и 
расположение подшипников показаны на черт. 2, где

О г — 2гх =  0,05 м; ^ = 0 ,1 2 5  м; £>2 =  2г2 =  0Д72 м;

Z,2 =  0,31 м; 2/f =  0,41 м.

Расчетная схема ротора

21, \\Я________ J

Ашл ш

1' $

к >
я

t £2

Черт. 2

Материал вала — сталь 40Х по ГОСТ 4543—71. Плотность 
стали -  7,8 • 103 кг/м3. Масса ротора 60 кг.

10.2. Вычисляем осевой момент инерции вала по формуле
Izz =  Mxr\ + \j2M2rl

где Afj = *г»£,р  = 3 ,1 4 -0 ,0252-0,125-7,8-103 =  1,91 кг, (26)
Ж, ^-rcr2Z,2p =  3,14-0,0862-0,31-7,8-103 =  56,17 кг. (27)

При этом имеем
/гг =* 1,91 • 0,0252 +  1 /2• 56,17• 0,0862 =  0,209 кг-м2. (28)

10.3. Экваториальный момент инерции вала 
11„  - 1  ж , (г* +  i  ч )  +  2 [1  Л, (г| +  4  /.;)+  м ,  ( - Ц - Ь - ) !] .

Используя формулы (26) и (27), получаем

1уу = \  56,17(о,0862 + 1  0,312) +

+ у  1,91 [о,0252 +  у  0,1252 +  (0,125 +  0,31)2]=0,741 кг-м2.

10.4. Согласно п. 7.6 данного приложения подшипники рабо­
тают при эксцентриситете е= 0,4  и имеют при этом статическую 
жесткость смазочного слоя подшипников

/^ =  /^=0,36-10®  Н/м.
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При вычислении резонансных частот полагаем 
К  =  К Х +  К 2 =  0,72 • 108 Н./м, 1 

т —  2М х +  =  60 кг. J
(29)

10.5. В соответствии с формулами (8), (15), (19) приложения 3 
находим

со1 = 0,72*108
0 ,6*102 1095с” 1;

=  2шт =  2190с” 1;

2Kilj
?УУ Izz V 2-0,36-0,2052 .108 

0 ,7 4 1 — 0,209 2390с-1;

2-0,36-0,2052.10* 
0,741 — 0,418 = 6120с-1

или iV, =  10 460 об/мин; N2—20 900 об/мин; N3 =  22 800 об/мин; N4— 
=  58 500 об/мин.

Как видно, вторая и третья критические частоты вращения ока­
зались близкими по величине.
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П Р И Л О Ж Е Н И Е  3

Справочное

РАСЧЕТ КРИТИЧЕСКИХ ЧАСТОТ ВРАЩЕНИЯ ВАЛА, 
ОПИРАЮЩЕГОСЯ НА РАДИАЛЬНЫЕ ГАЗОСТАТИЧЕСКИЕ

ПОДШИПНИКИ

1. ДИНАМИЧЕСКИЕ СВОЙСТВА ГСП

1.1. Смазочный слой ГСП обладает упругими и демпфирую­
щими свойствами. Упругие силы определяются статической ради­
альной жесткостью ГСП. Их величины зависят от частоты вращения 
ротора и характера движения оси ротора.

1.2. Демпфирующая способность смазочной пленки обусловлена 
вязкостью газа. Коэффициент демпфирования смазочной пленки 
ГСП может быть вычислен по приближенной формуле

В работе [22] предлагается пользоваться формулой

Ь =
у Т с * ’

где о = l2t*Q>a
PaC2

Q ' —

число сжатия;
частота колебания вала в подшипниках.

Так как динамическая вязкость газов намного меньше, чем 
у смазочных жидкостей, то демпфирование в ГСП, как правило, вы­
ражено значительно слабее, чем в подшипниках жидкостного 
трения.

1.3. Анализ поведения системы «вал — смазочные слои ГСП — 
подшипники» с учетом упругих и демпфирующих свойств каждого 
из элементов системы представляет собой сложную математическую 
задачу, не получившую пока достаточно полного решения. Наиболее 
трудным является установление величин сил, развиваемых в сма­
зочном слое подшипников при неустановившемся движении вала. 
При динамическом нагружении жесткостные и демпфирующие 
свойства газовой пленки могут существенно изменяться.

Причинами, приводящими к неустановившемуся движению вала, 
являются прежде всего неуравновешенность вала, некруглость шеек 
вала, а также случайные внешние воздействия на вал или под­
шипники.

5 Заказ 564
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1.4. Движение вала, вызванное случайными кратковременными 
достаточно малыми внешними воздействиями, обычно носит зату­
хающий характер благодаря демпфированию в системе. Однако 
возможны такие ситуации, при которых сколь угодно малые воз­
мущения могут привести к потере устойчивости равновесного поло­
жения вала, опирающегося на ГСП, и к заклиниванию вала в под­
шипниках. Нередко такая потеря устойчивости реализуется в форме 
так называемого полускоростного вихря, когда ось вала почти вне­
запно начинает прецессировать с частотой, равной половине частоты 
вращения вала.

1.5. Неуравновешенность ротора и некруглость шеек вала по­
рождают периодические силы, возмущающие движение системы. 
Под действием этих сил ось вала обычно прецессирует около рав­
новесного положения с ограниченной амплитудой, величина кото­
рой зависит от степени дисбаланса ротора и точности обработки 
шеек вала. Однако при некоторых частотах вращения вала, име­
нуемых критическими, возможно увеличение амплитуды колебаний 
до опасных размеров, приводящих к контакту вала с подшипни­
ками, Это связано с вхождением системы в резонанс, когда частоты 
возмущающих сил становятся близкими к собственным частотам 
системы.

Движение ротора иод действием дисбаланса носит название син­
хронного вихря, если частота прецессии оси вала совпадает с ча­
стотой !вращения вала.

1.6. При оценке динамических свойств ГСП будем исходить из 
следующих предположений:

жесткости креплений подшипников и вала значительно больше 
жесткости смазочного слоя ГСП, и при расчете вал принимается 
абсолютно жестким, а подшипники неподвижными;

демпфирование пренебрежимо мало влияет на величину соб­
ственной частоты смазочного слоя ГСП;

гидродинамические силы, порожденные вращением вала, прене­
брежимо малы по сравнению с гидростатическими;

вал несимметричен и опирается на неодинаковые подшипники.
1.7. Рассматривая малые колебания центра масс статически и 

динамически уравновешенного жесткого вала около равновесного 
положения, характеризуемого эксцентриситетом е0, устанавливаем, 
что вертикальные | и горизонтальные ц смещения удовлетворяют
уравнениям

т  dt* 1 ^ 0 :

d l f\
~dF = о .

где т — масса вала,
K ^ K i +  K2— суммарная жесткость двух ГСП.

Следовательно, собственными частотами системы, состоящей из 
двух подшипников и вала, являются
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C D О

ш*
о

(2)

где g  — ускорение земного тяготения.
При малых эксцентриситетах можно принять жесткость ГСП по­

стоянной, тогда
m g  =  К е 0, )

О),
(3)

Аналогично можно рассмотреть конические колебания вала под 
действием упругих сил смазочных слоев ГСП. Обычно частоты та­
ких колебаний выше, чем о>0 и ш0*.

1.8. Остаточный статический или динамический дисбаланс вала 
вызывает синхронный вихрь. Теоретический анализ явления возник­
новения и развития синхронного вихря нагруженного ротора пред­
ставляет собой весьма сложную задачу. Для получения же каче­
ственных и количественных оценок этого явления можно ограни­
читься исследованием круговых цилиндрической и конической син­
хронных прецессий ненагруженного вала.

2. СИНХРОННЫЙ ВИХРЬ

2.1. Цри синхронной цилиндрической прецессии ненагруженного 
вала достаточно рассмотреть движение центра масс ротора под

Схема распределения сил, действующих на вал при син­
хронном вихре

F a 6

F b
Черт. 1

действием сил реакции смазочных слоев ГСП и сил инерции ротора, 
происходящее по круговой траектории.

Проведем через центр масс С плоскость, перпендикулярную оси 
вращения (черт. 1). Пусть оси подшипников соответствует точка О, 
а геометрической оси вала — точка Оь При синхронном вихре линия 
центров и центр масс тела вращаются вокруг точки О с той же ча­
стотой, что и сам ©ал.

5*
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Свяжем с линией центров подвижную систему координат. В этой 
системе координат силы, действующие на вал, и сила инерции вала 
образуют по принципу Д ’Аламбера уравновешенную систему сил.

Пусть
F x =  +  WX2 — равнодействующая радиальных сил,
F y = W yi +  Wy2— равнодействующая тангенциальных сил, дей­

ствующих на вал со стороны смазочных слоев ГСП,
Р пб- т ы Ю С — центробежная сила вала, приложенная в центре 

масс С.
2.2. Так как силы F x, F y и F Цб не проходят через одну точку, то 

главный момент системы этих сил отличен от нуля и уравновеши­
вается моментами сил трения и моментом сил привода, действую­
щих на вращающийся вал. Из условия равенства нулю главного 
вектора сил FXi F v и F u6 устанавливаем, что

I Г г  I =  (е  +  r c cos 9), (4)
| F y J =  mm2rc sin (5)

где гс — расстояние от центра масс вала до его геометрической 
оси;

# — угол положения центра масс относительно линии цен­
тров ООь

2.3. Принимаем смещение е  оси вала настолько малым, что 
можно считать

\Fx \ =  K e , (6)
где

j ( = K i  +  K2 — суммарная радиальная жесткость подшипников. 
Из уравнений (5), (6) находим

sin 9 \ Р у \

пио2гс 9

mu&r(: cos  1}  

К  — ЩьЛ

(7)

2.4. Равенства (7) возможны при условии, что
| F y | <  mm2r c.

Так как всегда должно быть е > 0 , то возможны два случая:

0 < { > < ~  при К > т ш 2,

— <  & <  -  при К  <  /йоЛ

Когда К = ш ф2 — смещение вала согласно условию (7) стано­
вится бесконечно большим, угловая скорость вращения вала

“, = / !  m
является первой критической. При такой угловой скорости возмо­
жен контакт шипа с подшипником.
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2.5. При выполнении некоторых дополнительных условий, свя­
занных, например, с точностью балансировки вала, способами за ­
крепления подшипников в турбомашине и другими мероприятиями, 
повышающими вибростойкость опоры, в случаях, когда

амплитуды колебаний вала могут быть меньше, чем радиальный за ­
зор, и тогда возможен переход через первую критическую частоту.

2 .6 . При малых докритических угловых скоростях (со <С coi) вал 
вращается практически вокруг своей геометрической оси, так как 
согласно выражению (7)

е  0 при ш 0 .

При больших закритических угловых скоростях ( c d > c d i )  вра­
щение вала совершается вокруг оси, проходящей практически через 
центр масс вала, так как в этом случае, согласно условию (7),
имеем

е  -> — r c cos & при ш оо,

если при этом кт, что обычно имеет место, то

О)

2.7. Смена центров вращения вала происходит при первой кри­
тической частоте и называется инверсией. При больших закритиче­
ских частотах, согласно равенствам (7) и (9 ), вал самоцентри- 
руется, амплитуда биений вала становится минимальной.

2 .8 . В случае круговой прецессии вала распределение давлений 
в смазочном слое, записанное в подвижной системе координат, свя­
занной с линией центров в соответствии с формулой (52) настоя­
щего РТМ, имеет вид:

д-$
"Ш

где

д2$ . ds _ _ £ S l n ? _ —  2з s  cos © — 2Aj д У 7  = 0 (10 )

л 6;А (•О— 2Q)
(И )Р*С‘2

Здесь
о) — частота вращения вала,
Q — частота вращения линии центров. 
При синхронном вихре

Q —  со и А х = 6;л.(оГ“
/V2

А.

Это означает, что распределение давлений в смазочном слое 
ГСП при круговом синхронном вихре такое же, как и в случае вра­
щения вала в противоположную сторону вокруг неподвижной оси.
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2.9. Если при этом использовать метод суперпозиций для вычи­
сления воздействия смазочного слоя на шип, то в подвижных осях

Fx= W sx + Wdx, Fy =  - W dy,

где величины Wsx, W#x и W<iy вычисляются по методике, изложенной 
в разделах 3 и 4 настоящего РТМ.

2.10. Жесткость К, входящая в формулу (8), есть сумма статиче­
ской и динамической радиальных жесткостей ГСП.

Радиальная жесткость Kj подшипника равна

d Wdx Л
/ = 1 , 2.

Суммарная жесткость подшипников, входящая в формулу (8), 
равна

К ^ К г +  К 2.

2.11. Если
dW d.xj

с -
dW<SJ то при вычислении первой критическойde ^  de

частоты можно пренебречь эффектом вращения, что обычно и ис­
пользуется при проектировании ГСП, когда эффект вращения за­
ранее неизвестен.

2.12. Рассмотренная в пп. 2.2—2.11 цилиндрическая синхронная 
прецессия возможна при условии, что силы F x, Fy и ЕЦ; лежат в од­
ной плоскости. В противном случае система этих сил создает момент 
сил, опрокидывающий вал и вызывающий коническую синхронную 
прецессию ротора. При этом, очевидно, сохраняются все выводы и 
рассуждения о движении центра масс ротора, приведенные 
в пп. 2.1—2.6 настоящего раздела.

При конической прецессии смещения точек оси вала могут быть 
значительно большими, чем смещения точки О] оси вала, что может 
привести к кромочному контакту вала с подшипниками. Поэтому 
целесообразно располагать центр масс вала в плоскости равнодей­
ствующих сил реакций опор.

3. СИНХРОННЫЙ КОНИЧЕСКИЙ ВИХРЬ, ПОРОЖДЕННЫЙ 
ДИСБАЛАНСОМ ВАЛА

3.1. Динамический дисбаланс вала приводит к синхронной кони­
ческой прецессии ротора. При динамическом дисбалансе момент 
сил инерции ротора относительно оси перпендикулярной оси враще­
ния отличен от нуля и должен уравновешиваться моментом сил ре­
акций в опорах.

3.2. Для упрощения анализа принимаем, что вал статически 
уравновешен и ненагружен, эффектом вращения пренебрегаем.

Пусть точка 0 есть точка пересечения осей вала и подшипников 
(черт. 2), А и h — расстояния от центров подшипников до центра 
масс вала, /с — расстояние от центра масс до точки 0.
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Примем, что угловой перекос 0 настолько мал, что реакции сма­
зочных слоев на шейки вала можно считать равными

w t = ■  АГ, ( I ! +  1С) 0 , W 2 -  К ц ( I, -  1С) 0 .

Центробежная сила инерции имеет величину
F u == гп1сЬ<о2.

3.3. Момент сил инерции ротора относительно линии узлов (ли­
нии, перпендикулярной плоскости осей вала и подшипников) с точ­
ностью до малых величин высшего порядка равен

£ , = - [ е  (/ ,л - -  / « ) + /УЛ  <»2 -  т Р Ы \
Схема сел, действующих на вал при конической 

прецессии

В

Черт. 2

3.4. Условия равновесия сил в плоскости осей вала, подшипни­
ков и моментов сил относительно линии узлов имеют вид:

miy- — К Ah + h) + К2 (/, -  1С) = 0;
(h  +  h f  9 +  К* (h  —  h f  9 —  tnpjiisfl — [0 (/^ _  /гг) _j- /yJ  Ш2 =  0.

3.5. Из первого уравнения находим

l  =

При этом второе уравнение дает
________________________ —  1 угш-

Uyy Pz) u>2 — (/Cxif 4- Kj'h
fftisbl — {JK\ /С2)

(12)
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3.6. Критические значения частоты вращения вала определяются 
из условия обращения в нуль знаменателя дроби, когда 0“^оо. Если 

ZZi что обычно имеет место, то для определения критических 
частот с учетом выражения ( 11) имеем уравнение

(ю2 — (!>2) (о.2 — ф|) • k d =  О,
где

(13)

. = У
Кх +  К2 =  -I f  Ki/| +  КгЦ, . 

V  l y y - l z z  ’

(КгК-КгКУ-
т  {1уу  —  ! zz)

О б ы Ч Н О  ( 0 з > 0 ) | .
3.7. Решениями уравнения (13) являются значения критических 

угловых скоростей
2 f 2 

ю 1 + ш 8

\ =  2 V +

Если

2 , 2 о>1 -J- о)3
У -

<1>~ --  0>т

/ 2 2\2 
(^з — ^l)

ТО

kd

Следовательно, при

~ ® i - 2 2 л 
шз —

~ « 23+
kd

2 2 * °33 —

K xl x= h K ,l2

'i <  °>i, ш3 ^  Ш3*

Это означает, что при К х к ф К ък  снижается величина первой 
критической частоты, а потеря устойчивости при резонансной ча­
стоте происходит в форме конической синхронной прецессии, бо­
лее опасной для работы подшипников, чем цилиндрическая.

3.8. Чтобы избежать конической формы потери устойчивости при 
первой критической частоте, необходимо выполнять условие

Kxh =  K2h- (14)
В этом случае согласно равенству (12) 0 обращается в беско­

нечность лишь при значении со — саз- Угловую скорость ротора, 
равную
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шз
л , Г  к Л  +  к4\ V /уу -  I ZZ ’ (15)

называют третьей критической частотой.
3.9. При К хЬ Ф К ъЬ  наблюдается эффект ложного статического 

дисбаланса — равнодействующая статических {реакций подшипни­
ков вместе с центробежной силой ротора образует пару сил, стремя­
щуюся перекосить ось ротора.

4. ПОЛУСКОРОСТНОЙ ВИХРЬ

4.1. Одной из наиболее опасных форм потери устойчивости ро­
тора, опирающегося на газодинамические или газостатические под­
шипники, является вхождение ротора в режим так называемого по- 
лускоростного вихря, когда ось вала почти внезапно начинает пре­
цессировать с частотой О, равной половине частоты собственного 
вращения ротора:

2  =  ш/2 . (16)
Для подшипников, работающих с эксцентриситетом, частота пре­

цессии вала О уменьшается с ростом эксцентриситета и может быть 
значительно меньше половины частоты собственного вращения 
вала.

4.2. Проанализируем явление полускоростного вихря на примере 
нецагруженного вала. Будем предполагать вал статически и дина­
мически отбалансированным. Пусть ось вала совершает цилиндри­
ческую прецессию вокруг оси подшипника с частотой О. В подвиж­
ных осях, связанных с вращающейся плоскостью осей вала и под­
шипников, уравнение для распределения давлений имеет вид выра­
жения ( 10) , откуда следует, что эффект гидродинамических сил 
исчезает при 0  =  ю/2 , так как при этом распределение давлений 
в смазочном слое не зависит от частоты вращения ротора.

Если эффект вращения вносит вклад в несущую способность при 
0 = 0  и данном ш, то при О =  ш/2  гидродинамическая составляющая 
сил давлений в смазочном слое исчезает.

4.3. Как следует из анализа решения уравнения ( 10), тангенци­
альная составляющая гидродинамических сил при 0  =  1/2ш меняет 
знак и при 0 <ш /2 ускоряет, а при 0 >оц'2 замедляет движение цен­
тра шипа по орбите, способствуя таким образом вхождению ротора 
в режим полускоростного вихря.

Полускоростной вихрь возникает при таких частотах вращения, 
когда радиальная реакция смазочной пленки становится неспособ­
ной уравновесить центробежную силу ротора. На границе возник­
новения полускоростного вихря должно выполняться равенство 
[30, 31]

т е^ — W(e).
Учитывая, что при этом 0  =  ш/2 , находим критическую

W

те '

частоту

(17)
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Развитие полускоростного вихря начинается при частоте вра­
щения вала

о>9 =  lim w* =  21/— =  2®,. (18)
e~+Q " f m

4.4. Если гидродинамический эффект вращения не вносит су­
щественного вклада в несущую способность слоя, то при уравно­
вешенном роторе явление полускоростного вихря может и не воз­
никнуть.

4.5. Явление полускоростного вихря проявляется и в форме ко­
нической прецессии оси ротора вокруг оси подшипников с частотой 
прецессии, равной Q — ©/2. При этом гидродинамические силы 
в смазочном слое также исчезают.

4.6. Если Q =  o>/2, и динамически уравновешенный ротор совер­
шает регулярную коническую полускоростную прецессию вокруг 
центра масс, то из уравнений Эйлера теории движения твердого 
тела с одной неподвижной точкой для момента времени, когда ось 
Ох совпадает с линией узлов, следует

0,25ш2 (1уу -  2 Izz) =  К х1\ +  К 21\
при условии, что

/уу 2/гг >  0 .

Если же выполняется неравенство

0> ^  / _2/*уу zz
или

/уу — 2/^ <  0 ,
то величины моментов гидродинамических сил будут превышать ве­
личины моментов сил инерции ротора и последний не сможет войти 
в режим полускоростного конического вихря.

Таким образом, полускоростного конического вихря можно из­
бежать за счет выбора геометрии масс вала при выполнении 
условия

/ у у - Я г г < 0

или за счет ограничения частоты вращения со<а>4, где

2 | / i ^  + ^ 2
г /«

Так как
УУ

h z > h

2/,

2 L

(19)

то четвертая критическая частота всегда больше удвоенной третьей 
критической частоты:

«>4 >  2со3.
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ПРИЛОЖЕНИЕ 4

С правочное

ГРАФИКИ ФУНКЦИЙ, НЕОБХОДИМЫЕ ДЛЯ РАСЧЕТА ГСП

График функции (j (jk)

ц г 0,8о 0,4 0,6

Черт. 1

X
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Черт. 2
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График функции q(x)

Черт, 3
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График функции q(x)

Черт. 4
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График функции Л д  \ 
d x  }

Ч е р т . 5
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График функции dx )

( - & )
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График функции 1 d q  \ 
q  d x  }

о ол 0,6 0,8 х

Заказ 564

о ,ч

Черт. 7
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График функции 1  <iq \
q dx )

Н М

33*1,66

1

i i

1 . . . . . . .  - -  .  J

i

i

Г i
[

i

$90 $92 0,94 $96 0,98 X

Черт. 8
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