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Аннотация. В статье рассмотрено численное исследование критических частот системы «ротор – газо-

вые гибридные подшипники» при изменении газодинамических параметров подшипников. Исследова-

лось изменение критической частоты системы при варьировании относительной протяжённости клино-

видного участка, количества клиновидно-равномерных участков, относительной максимальной глубины 

клиновидных участков и числа сжимаемости. Приведены результаты исследования в виде графических 

зависимостей. На основе полученных результатов составлены рекомендации по изменению критических 

частот системы «ротор – гибридные газовые подшипники» при малом изменении несущей способности 

подшипников. Полученные результаты позволяют повысить точность расчётов критических частот тур-

бомеханизмов на газовых гибридных подшипниках и повысить их эксплуатационную надёжность. 
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Abstract. The article considers a numerical study of the “rotor – gas hybrid bearings” system critical frequen-

cies when changing the bearings gas dynamic parameter. The change in the system critical frequency the was 

studied when varying the wedge-shaped section relative length, the wedge-shaped uniform sections number, 

the wedge-shaped sections relative maximum depth and the compressibility number. The study results are 

presented in the graphical dependencies form. Based on the results obtained, recommendations have been made 

for changing the critical frequencies of the “rotor – hybrid gas bearings” system with a small change in bearing 
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Введение 

Настоящая статья является частью диссертационного исследования, направленного на 

повышение эксплуатационной надёжности судовых турбогенераторов с гибридными газо-

выми подшипниками путём учёта влияния параметров подшипников на критические частоты 

системы «ротор – гибридные газовые подшипники». Под критическими частотами в данной 

работе понимаются резонансы со свободными поперечными колебаниями системы «ротор – 

подшипники». 

Применение подшипников с газовой смазкой в судовом машиностроении позволяет по-

лучить ряд преимуществ. В их число входят: повышение ресурса за счёт снижения трения в 

подшипнике, отсутствие необходимости в смазке подшипников, уменьшение габаритов меха-

низма за счёт более высокой частоты вращения. Ввиду малой несущей способности газового 

слоя рабочая частота вращения механизмов с газовыми подшипниками значительно выше, чем 

у механизмов с масляными подшипниками. В результате этого возрастает риск работы турбо-

механизма на критических частотах или вблизи от них [1]. Проблемой динамики роторов на 

газовых опорах занимаются различные коллективы и учёные. Исследованием динамики рото-

ров на газовых подшипниках занимаются исследователи Центрального института авиацион-

ного машиностроения (ЦИАМ) [13, 14, 15], Балтийского государственного технического уни-

верситета [16]. Одним из наиболее перспективных типов газовых подшипников являются ги-

бридные газовые подшипники, сочетающие в себе газостатический и газодинамический прин-

ципы создания несущей способности смазочного слоя. Известно применение подшипников 

данного типа в мощных и тяжёлых установках [17].  

Проектирование гибридных газовых подшипников с учётом их влияния на критические 

частоты – сложная задача, так как незначительные изменения его конструктивных и режим-

ных параметров приводят к значительным изменениям несущей способности подшипника. В 

различных работах, направленных на изучение динамики роторов, в качестве характеристик 

подшипниковых опор, влияющих на критические частоты, используется жёткость (податли-

вость) подшипников и корпусных конструкций [2, 3, 4]. При проектировании гибридных газо-

вых подшипников такой подход неудобен, так как жёсткость подшипников определяется на 

последнем этапе их проектирования [5]. Проблемой также является нелинейная жёсткость 

подшипников [13, 18]. В результате проектировщик может потратить значительное время на 

подбор параметров подшипника, при которых обеспечивается необходимая несущая способ-

ность и конечная жёсткость подшипника. Изучение влияния различных параметров газовых 

гибридных подшипников на изменение критических частот вращающегося в них ротора по 

отдельности позволит упростить процесс проектирования гибридных газовых подшипников. 

В некоторых зарубежных работах рассматривается влияние давления наддува в подшипнике 

на изменение критических частот [6]. Изменение жёсткости смазочного слоя только за счёт 

изменения давления наддува не всегда удобно или вообще возможно. От этого параметра в 

значительной мере зависит несущая способность подшипника, и его величина имеет опти-

мальное значение. Всё это делает исследование влияния параметров подшипников на крити-

ческие частоты вращения системы «ротор – гибридные газовые подшипники» актуальной за-

дачей. Для возможности проведения такого исследования была составлена математическая 

модель и расчётная программа [7, 9, 11]. Верификация получаемых при помощи составленной 

программы была выполнена путём проведения физического эксперимента и сравнения расчёт-

ных и экспериментальных данных [8]. 
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Целью настоящей работы является проведение численного эксперимента, направлен-

ного на изучение влияния параметров подшипников на критические частоты вращения си-

стемы «ротор – гибридные газовые подшипники». Получение таких зависимостей позволит 

проектировать гибридные газовые подшипники более точно, уменьшая риск появления кри-

тической частоты близко к рабочей частоте вращения ротора. Это положительно скажется на 

эксплуатационной надёжности судовых турбогенераторов с такими подшипниками. 

Краткое описание конструкции  

исследуемых гибридных газовых подшипников 

Рассматриваемые гибридные опоры [10], совмещающие в себе свойства газодинамиче-

ских и газостатических подшипников, имеют профилирование клиновидными участками, ко-

торые совместно с серповидным зазором в радиальном подшипнике обеспечивают возникно-

вение газодинамического эффекта при относительном движении рабочих поверхностей. Кон-

струкция газового гибридного подшипникового узла показана на рисунке (рис.1). 
 

 

Рис. 1. Расчётная схема газового гибридного подшипника: 
1 – вкладыш подшипника; 2 – вал ротора; 3 – газовые питатели 

Fig. 1. Calculation model of the hybrid gas bearing: 1 – bearing insert; 2 – rotor shaft; 3 – gas feeders 

На рис. 1 показаны следующие параметры подшипника: 

𝑒 – эксцентриситет вала ротора при работе подшипника; 

𝛿𝑚𝑎𝑥 – максимальная глубина клиновидного участка; 

𝐿𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡 – общая протяжённость клиновидно-равномерного участка (постоянная); 

𝐿𝑣𝑎𝑟 – протяжённость профилированного участка (изменяемая). 

Газостатическая составлющая несущей способности подшипника реализована за счёт 

воздуха, подаваемого в подшипник через питатели под давлением. Газодинамическая состав-

ляющая несущей способности имеет место за счёт создания воздушного клина при вращении 

подшипника.  

Краткое описание математической модели 

Исследуемая математическая модель состоит из двух основных частей. Первя часть мо-

делирует гибридный газовый подшипник, вторая – динамику ротора на податливых опорах. 

Краткое описание математической модели, моделирующей гибридный газовый под-

шипник [9,10,11].  

Входящими данными в эту модель являются конструкция и режим работы подшипни-

кового узла, параметры газа, нагрузка на подшипник. Основной выходной характеристикой  

в этой модели явлется жёсткость опор, так как именно она в большей степени влияет на ча-

стоту собственных колебаний ротор – подшипники. 
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Модель описывает течение газа в смазочном слое подшипника. Результатом расчёта 

является поле распределения давления в смазочном слое. Далее определяются интегральные 

характеристики газа: несущая способность и жёсткость смазочного слоя. 

Применяется численное решение уравнения Рейнольдса для газодинамических под-

шипников (1), поэтому рабочая поверхность разбивается сеткой, образованной линиями, про-

ходящими вдоль оси подшипника (линии имеют индекс k), и линиями, образованными сече-

ниями плоскостей, перпендикулярных оси подшипника (индекс i). Уравнение представлено в 

относительных величинах. 
 

�̅�𝑖,𝑘 =
∆𝜃2(�̅�𝑖+1,𝑘 + �̅�𝑖−1,𝑘) + 𝜆2Δ�̅�2(�̅�𝑖+1,𝑘 + �̅�𝑖−1,𝑘)

2(𝜃2 + 𝜆2Δ�̅�2)
+ 

                                                              
(1)

 

 

+
3∆𝜃2(�̅�𝑖+1,𝑘 − �̅�𝑖−1,𝑘)(ℎ̅𝑖+1,𝑘 − ℎ̅𝑖−1,𝑘)

8ℎ̅𝑖,𝑘(𝜃2 + 𝜆2Δ�̅�2)
+

3𝜆2Δ�̅�2(�̅�𝑖,𝑘+1 − �̅�𝑖,𝑘+1)(ℎ̅𝑖,𝑘+1 − ℎ̅𝑖,𝑘−1)

8ℎ̅𝑖,𝑘(𝜃2 + 𝜆2Δ�̅�2)
− 

 

−
𝜒𝜆2Δ�̅�2∆𝜃

2ℎ̅3
𝑖,𝑘(𝜃2+𝜆2Δ�̅�2)

[
ℎ̅𝑖,𝑘

2√�̅�𝑖,𝑘

(�̅�𝑖,𝑘+1 − �̅�𝑖,𝑘−1) + √�̅�𝑖,𝑘(ℎ̅𝑖,𝑘+1 − ℎ̅𝑖,𝑘−1)], 

где �̅� =
𝑃2

𝑃𝑎
2 – относительное давление; 

𝑃 – давление в смазочном слое; 

𝑃𝑎 – давление окружающей среды; 

∆𝜃 – угловое расстояние между линиями сетки k; 

Δ�̅� =
Δ𝑥

𝐿
 – относительное расстояние между линиями сетки i; 

Δ𝑥 – расстояние между линиями сетки i; 

𝐿 – длина вкладыша подшипника; 

𝜆 =
𝐿

𝑅
 – относительная длина подшипника; 

𝜒 – число сжимаемости (14); 

ℎ̅𝑖,𝑘 =
ℎ𝑖,𝑘

𝑐
 – относительный зазор; 

ℎ𝑖,𝑘 – местный зазор в подшипнике; 

𝑐 – конструктивный радиальный зазор в подшипнике. 

В двух местах смазочного слоя давление определяется иначе. 

На границах (кромках) вкладыша давление принимается равным давлению окружаю-

щей среды, а относительное давление �̅�=1. 

На кромках питателей давление определяется по формулам (2–4). 
 

�̅�𝑖,𝑘 =
2

3
(�̅�𝑖−1,𝑘 + �̅�𝑖+1,𝑘) −

1

6
(�̅�𝑖−2,𝑘 + �̅�𝑖+2,𝑘) +

𝐹𝑛𝐴𝜆Δ�̅�

ℎ̅3
𝑖,𝑘

𝐵𝑖,𝑘  ,                                           (2) 

𝐴 =

4𝜇𝑎р𝑁𝑛𝑃𝑠
√𝑘𝑃𝑠𝜌𝑠 (

2
𝑘 + 1

)

𝑘+1
𝑘−1

𝑃𝑎
2𝜌𝑠𝑐

   ,                                                                                           (3) 

𝐵𝑖,𝑘 = √
2

𝑘 − 1
(
𝑘 + 1

2
)

𝑘+1
𝑘−1

[(
�̅�𝑖,𝑘

𝑃�̅�

)

1
𝑘

− (
�̅�𝑖,𝑘

𝑃�̅�

)

𝑘+1
2𝑘

] ,                                                                   (4) 

 

где 𝐹𝑛 = �̅�𝑛ℎ̅𝑖,𝑘 при ℎ̅𝑖,𝑘 < �̅�𝑛/4; 

𝐹𝑛 =
�̅�𝑛

2

4
 при ℎ̅𝑖,𝑘 > �̅�𝑛/4; 
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𝜇 – динамическая вязкость газа; 

𝑃𝑠 – давление наддува; 

𝜌𝑠 – плотность газа. 
 

Для критического режима истечения газа величина Bi,k =1. Неуказанные обозначения в 

формулах (2–4) соответствуют обозначениям в формуле (1). 

Величина ℎ𝑖,𝑘, входящая в формулу (1), для профилированного подшипника с учётом 

зазора определяется из геометрии подшипникового узла, и её расчёт в данной работе не при-

водится. 

Несущая способность определяется как сумма главных векторов сил давления на ли-

нию оси координат r и y (5).  

 

𝐹𝑦 = ∫ ∫ 𝑃𝑆 cos(𝜑𝑘)
𝐿

0

2𝜋𝑅

0
, 

𝐹𝑟 = ∫ ∫𝑃𝑆 sin(𝜑𝑘)

𝐿

0

2𝜋𝑅

0

,                                                                                                                      (5) 

𝑊 = √𝐹𝑦
2 + 𝐹𝑟

2  , 
 

где 𝑆 = Δ𝑥Δ𝑧 – площадь ячейки; 

Δ𝑧 =
2𝜋𝑅

∆𝜃
 – линейное представление углового расстояния между линиями k; 

𝑃 =
𝑃𝑖,𝑘+𝑃𝑖+1,𝑘+𝑃𝑖,𝑘+1𝑃𝑖+1,𝑘+1

4
 – давление, действующее на площадь одной ячейки расчёт-

ной сетки. 
 

Жёсткость смазочного слоя выражается как отношение изменения несущей способно-

сти смазочного слоя к изменению эксцентриситета, которое привело к изменению несущей 

способности (6): 

𝐾 =
𝑑𝑊

𝑑𝑒
 .                                                                                                                                              (6) 

 

Краткое описание математической модели, моделирующей динамику ротора [7] 

Входящими данными в модель являются конструкция и частота вращения ротора, ко-

личество и жёсткость опор. Выходные днные – частоты и формы свободных поперечных ко-

лебаний системы «ротор – опоры». 

Модель позволяет рассчитывать частоты и формы свободных поперечных колебаний 

ротора для любого числа опор n, участков l и сосредоточенных масс s. Расчётная дискретная 

схема моделируемого ротора представлена на рис. 2. 
 

 

Рис. 2. Расчётная схема моделируемого ротора 

Fig. 2. Calculation scheme of the simulated rotor 

Для определения собственных частот и форм колебаний балки с s массами m1, m2, …, 

ms составляется система уравнений движения (7) с помощью метода сил [7]: 
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𝑦1 = −𝑚1𝑦1𝛿11 − 𝑚2𝑦2𝛿12−. . . −𝑚𝑠𝑦𝑠𝛿1𝑠 , 

𝑦2 = −𝑚1𝑦1𝛿21 − 𝑚2𝑦2𝛿22−. . . −𝑚𝑠𝑦𝑠𝛿2𝑠 ,                                                                                 (7) 

𝑦𝑠 = −𝑚1𝑦1𝛿𝑠1 − 𝑚2𝑦2𝛿𝑠2−. . . −𝑚𝑠𝑦𝑠𝛿𝑠𝑠 , 

где 𝑚1 …𝑚𝑠 – массы ротора; 

𝑦1 …𝑦𝑠 – перемещения ротора в точках приложения масс; 

𝑚1𝑦1 …𝑚𝑠𝑦𝑠 – силы инерции в точках приложения масс; 

𝛿11 …𝛿𝑠𝑠 – податливость ротора в точках приложения масс, определяются геометрией 

ротора и жёсткостью опор. 

Решение системы уравнений (7) принимается в виде: 

𝑦𝑖 = 𝐴𝑖 sin(𝑘𝑡 + 𝛼),                                                                                                                           (8) 

где 𝐴𝑖 – амплитуда колебаний ротора в точках приложения масс; 

𝑘 – угловая скорость ротора; 

𝛼 – начальная фаза колебаний. 

Подставляя (8) в (7), получаем систему уравнений следующего вида: 
 

𝐴1(𝑚1𝛿11𝑘
2 − 1) + 𝐴2𝑚2𝛿12𝑘

2+. . . +𝐴𝑠𝑚𝑠𝛿1𝑠𝑘
2 = 0 , 

𝐴1𝑚1𝛿21𝑘
2 + 𝐴2(𝑚2𝛿22𝑘

2 − 1)+. . . +𝐴𝑠𝑚𝑠𝛿2𝑠𝑘
2 = 0 ,                                                         (9) 

𝐴1𝑚1𝛿𝑠1𝑘
2 + 𝐴2𝑚2𝛿𝑠2𝑘

2+. . . +𝐴𝑠(𝑚𝑠𝛿𝑠𝑠𝑘
2 − 1) = 0 . 

 

Решение системы уравнений (9) находят, приравнивая определитель системы нулю, то 

есть решая уравнение вида (10): 
 

Δ(𝑘2) = |

𝑚1𝛿11𝑘
2 − 1 𝑚2𝛿12𝑘

2

𝑚1𝛿21𝑘
2 𝑚2𝛿22𝑘

2 − 1

⋯     𝑚𝑠𝛿1𝑠𝑘
2    

⋯ 𝑚𝑠𝛿2𝑠𝑘
2

⋯ ⋯
   𝑚1𝛿𝑠1𝑘

2        𝑚2𝛿𝑠2𝑘
2    

⋯ ⋯
⋯ 𝑚𝑠𝛿𝑠𝑠𝑘

2 − 1

| = 0 .                                    (10) 

 

Результатом решения уравнения (10) является s значений 𝑘2, определяющих частоту 

свободных колебаний системы. Подставляя эти значения в уравнение (9) и выражая ампли-

туды колебаний 𝐴 через относительную величину (𝑎𝑖 =
𝐴𝑖

𝐴𝑠
), определяются относительные ам-

плитуды колебаний, характеризующие формы свободных колебаний системы. 

Подтверждение адекватности получаемых при помощи описанной модели результатов 

представлено в [8]. В работе исследовалась модель четырёхопорного ротора, моделирующего 

генератор с приводом от микротурбины (рис. 3). В ходе расчёта данной установки было опре-

делено, что частота свободных поперечных колебаний первой формы ротора на газовых ги-

бридных подшипниках отличается от частоты свободных поперечных колебаний первой 

формы ротора на абсолютно жёстких опорах в 0,49 раз, второй формы – в 0,33 раза. Относи-

тельные амплитуды колебаний четырёхопорного ротора (рис. 4) на гибридных газовых под-

шипниках близки по форме к относительным амплитудам двухопорного ротора на податливых 

опорах (рис. 5). Это говорит о малой жёсткости смазочного слоя газовых подшипников по 

отношению к жёсткости ротора. 

Порядок проведения численного эксперимента 

При проведении численного эксперимента исследовалось изменение величины относи-

тельных частот свободных колебаний системы «ротор – гибридные газовые подшипники» при 

изменении режимных и конструктивных параметров гибридных газовых подшипников. Под 

относительной частотой свободных колебаний понимается величина, равная отношению ча-

стоты свободных колебаний ротора на податливых опорах к частоте свободных колебаний ро-

тора на абсолютно жёстких опорах (11). Это позволяет применять результаты данного иссле-

дования к различным турбомашинам.  
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Рис. 3. Модель экспериментальной установки 

Fig. 3. Experimental plant model 

 

Рис. 4. Формы колебаний ротора экспериментальной установки 

Fig. 4. Experimental plant rotor vibration modes 
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Рис. 5. Формы колебаний двухопорного ротора на податливых опорах 

Fig. 5. Two bearing rotor vibration modes 

𝑓̅ =
𝑓п
𝑓ж

  ,                                                                                                                                               (11) 

где 𝑓п – частота свободных колебаний ротора на податливых опорах;  

𝑓ж – частота свободных колебаний ротора на абсолютно жёстких опорах. 

Под податливой опорой подразумевается опора, обладающая конечной податливостью 

(жёсткостью), что отличает её от абсолютно жёсткой (бесконечно жёсткой). 

Предварительный анализ математической модели показал, что наибольшее изменение 

частоты свободных колебаний системы «ротор – гибридные газовые подшипники» происхо-

дит при изменении следующих параметров гибридного газового подшипника (рис. 1): 

1) относительная протяжённость клиновидного участка: 
 

𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅ =

𝐿𝑣𝑎𝑟

𝐿𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡
 ;                                                                                                                                    (12) 

 

2) количество клиновидно-равномерных участков 𝜓; 

3) относительная максимальная глубина клиновидного участка: 
 

𝛿𝑚𝑎𝑥
̅̅ ̅̅ ̅̅ =

𝛿𝑚𝑎𝑥

𝑐𝑟
 ,                                                                                                                                    (13) 

где 𝑐𝑟 – радиальный зазор в подшипнике; 

4) число сжимаемости (число Шейнберга): 
 

𝜒 =
6𝜇𝜔𝑅2

𝑐𝑟2𝑃𝑎
 ,                                                                                                                                       (14) 

 

где 𝜇 – динамическая вязкость смазочного слоя; 

𝜔 – угловая скорость вала ротора; 

𝑅 – радиус вкладыша подшипника (по непрофилированным участкам); 

𝑐𝑟 – радиальный зазор в подшипнике; 

𝑃𝑎 – давление наддува. 

 

Рис. 6. Расчётная схема системы «ротор – подшипники»:  
многодисковый двухопорный ротор  

Fig. 6. Calculation model of the «rotor – bearings» system: multi-disc 2-support rotor 
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Исследовалась модель двухопорного ротора, представленная на рисунке 6. Податли-

вость опор рассматривоемой модели ротора определяется только податливостью газовых под-

шипников, корпусные конструкции опор приняты абсолютно жёсткими. Результаты, получен-

ные в проведённом численном эксперименте, имеют следующие границы применимости: 

1. Тип подшипников – газовые гибридные, с жёсткой опорной поверхностью, лепест-

кового типа или непрофилированные (𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅ = 0). 

2. Конструкция ротора – вал цилиндрического или трубчатого сечения, двухопорный, 

с массами, расположенными между опорами. Двухопорный ротор в составе многоопорного 

агрегата при условии наличия эластичной муфты между исследуемым ротором и остальным 

агрегатом. 

Применение результатов данной работы на роторы с другим типом газовых подшипни-

ков не рекомендуется. 

В общем случае ротор имеет множество форм свободных колебаний и критических ча-

стот. На практике чаще всего представляют интерес первые три формы собственных колеба-

ний – безузловая, одноузловая, двухузловая. Помимо этого, согласно Правилам классифика-

ции и постройки морских судов Российского морского регистра судоходства, роторы судовых 

турбомеханизмов должны быть «жёсткими», то есть иметь рабочие частоты до первой крити-

ческой скорости. На практике осуществить это не всегда получается, однако при проектиро-

вании судовых турбомеханизмов редко рассматриваются более трёх форм собственных коле-

баний ротора [12].  

При анализе влияния параметров гибридных газовых подшипников на изменение кри-

тических частот с 1–3 формами колебаний ротора было выявлено, что для всех трёх форм тен-

денции качественно одинаковые. Наибольшее количественное изменение критической ча-

стоты при изменении параметров подшипника более существенно для безузловой формы ко-

лебаний и менее существенно для форм более высоких порядков. В дальнейшем рассматрива-

ется только безузловая форма колебаний. 

Результаты численного эксперимента 

В результате численного эксперимента были получены зависимости величины 𝑓 ̅от 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  

для различных значений 𝜓, 𝛿𝑚𝑎𝑥
̅̅ ̅̅ ̅̅  и 𝜒. Результаты приведены на графиках (рис. 7–9). 

 

 

Рис. 7. Зависимость безразмерной частоты колебаний системы от 𝑳𝒗𝒂𝒓
̅̅ ̅̅ ̅ при 𝝌 = 33,48, ψ = 1  

и различных значениях 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  (безузловая форма колебаний ротора):  

1 – 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  = 0; 2 – 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 1; 3 – 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  = 2; 4 – 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 3; 5 – 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  = 4; 6 – 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 5 
 

Fig. 7. System dimensionless oscillation frequency dependence on the 𝑳𝒗𝒂𝒓
̅̅ ̅̅ ̅ for the 𝝌 = 33,48, ψ = 1 and  

different 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  values: 1 – 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 0; 2 – 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  = 1; 3 – 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 2; 4 – 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  = 3; 5 – 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 4; 6 – 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  = 5 
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Рис. 8. Зависимость безразмерной частоты колебаний системы от 𝑳𝒗𝒂𝒓
̅̅ ̅̅ ̅ при 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 2,5, ψ = 1  
и различных значениях 𝝌 (безузловая форма колебаний ротора):  

1 – 𝝌 = 11,16; 2 – 𝝌 = 33,48; 3 – 𝝌 = 55,80; 4 – 𝝌 = 78,12 

Fig. 8. System dimensionless oscillation frequency dependence on the 𝑳𝒗𝒂𝒓
̅̅ ̅̅ ̅ for the 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 2,  ψ = 1  
and different 𝝌 values: 1 – 𝝌 = 11,16; 2 – 𝝌 = 33,48; 3 – 𝝌 = 55,80; 4 – 𝝌 = 78,12 

 

Рис. 9. Зависимость безразмерной частоты колебаний системы от  𝑳𝒗𝒂𝒓
̅̅ ̅̅ ̅ при 𝜹𝒎𝒂𝒙

̅̅ ̅̅ ̅̅  = 2,5,  𝝌 = 33,48  
и различных значениях 𝝍 (безузловая форма колебаний ротора):  

1 – 𝝍 = 1; 2 – 𝝍 = 2; 3 – 𝝍 = 3; 4 – 𝝍 = 4; 5 – 𝝍 = 5 
Fig. 9. System dimensionless oscillation frequency dependence on the 𝑳𝒗𝒂𝒓

̅̅ ̅̅ ̅ for the 𝜹𝒎𝒂𝒙
̅̅ ̅̅ ̅̅  = 2,5, 𝝌 = 33,48  

and different 𝝍 values: 1 – 𝝍 = 1; 2 – 𝝍 = 2; 3 – 𝝍 = 3; 4 – 𝝍 = 4; 5 – 𝝍 = 5 

Число сжимаемости χ характеризует как профилированные, так и непрофилированные 

подшипники. Для непрофилированного подшипника (𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅ = 0) при разном числе сжимаемос- 
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ти χ относительная частота свободных колебаний имеет различные значения (рис. 8). Кривые 

зависимостей 𝑓 ̅от 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  для различной относительной глубины и количества клиновидно-рав- 

номерных участков (рис. 7 и рис. 9) выходят из нуля. Это связано с тем, что для непрофили-

рованного подшипника (𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅ = 0) количество и глубина клиновидно-равномерных участков 

не имеет значения. 

По полученным зависимостям (рис. 7–9) были сделаны несколько выводов. 

Анализ зависимости 𝑓 ̅от 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  при различных 𝛿𝑚𝑎𝑥

̅̅ ̅̅ ̅̅  (рис. 7): 

– при значениях 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  больше 0,5 увеличение 𝛿𝑚𝑎𝑥

̅̅ ̅̅ ̅̅  приводит к значительному измене-

нию значений собственных частот колебаний системы «ротор – подшипники»; 

– при значениях 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  в диапазоне от 0,2 до 0,4 влияние 𝛿𝑚𝑎𝑥

̅̅ ̅̅ ̅̅  незначительно. 

Анализ зависимости 𝑓 ̅от 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  при различных 𝜒 (рис. 8): 

– функция линейна либо имеет небольшой рост при значениях 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅   от 0 до 0,4, и после 

0,4 начинается резкое падение частоты собственных колебаний; 

– при увеличении χ наблюдается увеличение безразмерной собственной частоты коле-

баний. При значениях χ более 44,64 интенсивность увеличения заметно снижается;  

– в диапазоне 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  от 0,1 до 0,7 кривые имеют практически одинаковую форму, т.е. 

можно сделать вывод, что функция 𝑓 ̅от  𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  ведёт себя одинаково при различных значениях χ. 

Анализ зависимости 𝑓 ̅от 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  при различных 𝜓 (рис. 9): 

– нулевому значению 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  соответствует непрофилированный подшипник, и с приме-

нением профилирования форма кривых резко меняется: резкое падение при ψ от 3 до 5, не-

большой рост при ψ  = 1 и небольшое падение при ψ = 2; 

– кривая при ψ = 1 значительно отличается от других: при 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅   = 0,1 безразмерная 

собственная частота колебаний системы выше, чем у непрофилированного подшипника, и при 

значениях 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  больше 0,4 наблюдается резкое падение частоты; 

– наиболее стабильная характеристика при ψ = 2, в диапазоне 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  от 0,1 до 0,6 значение 

безразмерной собственной частоты колебаний изменяется не более чем на 0,03; 

– для кривых при ψ от 3 до 5 при значениях 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  от 0,1 до 0,4 наблюдается заметный 

рост частоты с экстремумом при 𝐿𝑣𝑎𝑟
̅̅ ̅̅ ̅̅  = 0,3–0,4, после которого наблюдается падение частоты 

колебаний. 

Обсуждение результатов 

Анализируя результаты, полученные в ходе эксперимента, можно сделать следующие 

общие выводы. 

1. При наличии в подшипнике одного клиновидно-равномерного участка, при измене-

нии его относительной протяжённости в пределах 0–0,5, величина относительной частоты ко-

лебаний стабильна. Повышение относительной протяжённости одного клиновидного участка 

более 0,5 приводит к значительному снижению частоты колебаний системы. 

2. При наличии в подшипнике двух клиновидных участков величина относительной ча-

стоты колебаний стабильна при любой их относительной длине. 

3. При наличии в подшипнике трёх и более клиновидных участков наблюдается резкий 

провал по частоте колебаний системы при значении суммарной относительной длины участ-

ков 0–0,2. При больших значениях относительной длины клиновидных участков частота ко-

лебаний системы стабильна. 

4. Величина относительной максимальной глубины клиновидного участка влияет на 

частоту колебаний системы только при значении относительной протяжённости клиновид-

ного участка больше 0,5. 

5. Повышение параметра сжимаемости позволяет равномерно повысить частоту коле-

баний системы при любых значениях относительной протяжённости клиновидного участка. 

На основе сделанных выводов предлагаются следующие рекомендации по применению 

полученных результатов при проектировании гибридных газовых подшипников: 
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1. Наиболее простой способ изменения конечной жёсткости гибридного газового 

подшипника – увеличение числа сжимаемости (число Шейнберга). В этот комплексный па- 

раметр входят частота вращения и давление наддува, которые позволяют изменить крити-

ческие частоты системы «ротор – подшипники» без изменения конструкции самого под-

шипника. 

2. Если изменять величины давления наддува и частоты вращения невозможно или не-

целесообазно, можно изменить число клиновидно-равномерных участков. Оптимальное коли-

чество клиновидно-равномерных участков – 0–2 [9, 10]. Большее количество этих участков 

приводит к снижению несущей способности подшипника. 

3. Так как оптимальные значения для величины относительной длины клиновидных 

участков в гибридном газовом подшипнике находятся в пределах 0,2–0,4 [9, 10], изменение 

относительной максимальной глубины клиновидного участка не даст удовлетворительных ре-

зультатов. 

Полученные результаты позволяют более эффективно подбирать параметры газовых 

гибридных подшипников при их проектировании с учётом их влияния на положение критиче-

ских частот системы «ротор – подшипники». В результате этого снижается вероятность ра-

боты ротора на гибридных газовых подшипниках вблизи критических частот, что повышает 

эксплуатационную надёжность таких турбоагрегатов. 

Заключение 

В результате выполненной работы получены зависимости величины относительной ча-

стоты безузловой формы свободных колебаний системы «ротор – гибридные газовые подшип-

ники» при изменении газодинамических параметров гибридных газовых подшипников. Полу-

ченные зависимости позволяют судить о влиянии этих параметров на жёсткость проектируе-

мых подшипников и критическую частоту системы «ротор – подшипники» при проектирова-

нии гибридных газовых подшипников. Определено, что наиболее эффективным способом из-

менения критической частоты является изменение числа сжимаемости и изменение количе-

ства клиновидно-равномерных участков. Полученные данные позволяют повысить точность 

расчёта гибридных газовых подшипников в отношении частот свободных поперечных коле-

баний системы «ротор – гибридные газовые подшипники», что повышает эксплуатационную 

надёжность турбоагрегатов с данными подшипниками.   
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