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Аннотация  

Рассмотрены конструктивные схемы и прин-
ципы функционирования различных видов ради-
ально-упорных подшипников жидкостного трения. 
Выполнен сравнительный анализ габаритных раз-
меров  различных видов подшипников при  эквива-
лентных значениях радиальных и осевых нагрузок. 
Предложен и реализован подход проведения пара-
метрической оптимизации коническо-
цилиндрических подшипников по критерию мини-
мальности   произведения  диаметра на  длину 

подшипника   с использованием безразмерных 
комплексов, включающих  геометрические   и си-
ловые  параметры.  Выявлены соотношения гео-
метрических параметров, позволяющие обеспечить 
минимальные габаритные размеры подшипников 
узлов при заданных внешних нагрузках. 

Ключевые слова: опоры, роторы, подшип-
ники, трение, поверхности, синтез, оптимизация, 
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Abstract 

Construction arrangements and operation princi-
ples of various types of angular contact bearings of liquid 
friction are considered. A comparative analysis of the 
dimensions of various bearing types with equivalent val-
ues of radial and axial loads are performed. An approach 

to parametric optimization of conical-cylindrical bearings 
based on the minimality criterion of the product of the 
diameter by the length of the bearing using dimensionless 
complexes, including geometric and power parameters, is 
proposed and implemented. The interconnections of geo-
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metric parameters are found, which make it possible 
to ensure the minimum dimensions of the bearing 
units under specified external loads.  

Keywords: supports, rotors, bearings, fric-
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Введение  

Основными несущими элементами, 
влияющими на габаритные размеры обо-
рудования, скоростные характеристики, 
грузоподъемность, срок службы и произ-
водительность, являются подшипники 
ротора. Обоснование принципа работы, 
выбор конструкции, определение пара-
метров и создание проекта — вот неко-
торые из сопутствующих вопросов, кото-
рые необходимо решить в процессе про-
ектирования. Опыт и первоначальная 
оценка способности удовлетворять ре-
сурсным, интегральным и динамическим 
требованиям обычно являются основой 
для выбора типа подшипника. Располо-
жение, геометрия поверхности подшип-
ника, метод смазки и охлаждение зоны 
трения являются частью этапа структур-
ного синтеза радиально-упорных под-
шипников жидкостного трения, который 
является предметом данной статьи. Рас-
сматривая использование распространен-
ных типов радиально-упорных подшип-
ников, можно выделить несколько вари-
антов подвески при одновременном воз-
действии радиальных и осевых сил 
(рис. 1). В настоящее время наибольшее 
распространение в роторных машинах с 
высоким уровнем нагрузок получили 
подшипниковые узлы с комбинацией ра-
диального подшипника и подпятника 
(рис. 1а, 2). Недостатками этой схемы яв-
ляются большие диаметры пяты и  слож-
ная  система  смазки подшипников, что 
увеличивает радиальные размеры и сто-
имость изготовления. Конический под-
шипник (рис. 1б) позволяет уменьшить 
массу роторного вала и габариты опоры, 
а также предоставляет преимущества для 
реализации активного управления зазо-
ром. Гибридный подшипник (рис. 1в), 

аналогично коническому, эффективен 
для активного контроля зазора или 
управления давлением смазочного слоя. 
В уравнении Рейнольдса видно, что 
управление зазором (h³) дает значитель-
ный эффект, но также требует высокой 
точности оборудования, датчиков и си-
стемы обработки сигналов. С развитием 
прецизионного машиностроения реали-
зация такого управления зазором стано-
вится вполне достижимой. 

Габаритные размеры подшипнико-
вого узла можно оценить с помощью 
схемы компрессора (рис. 2), где ротор 
установлен на двух радиальных подшип-
никах и центральном упорном подшип-
нике. Возможны как односторонние, так 
и двухсторонние подшипники. Конструк-
тивный размер конических подшипников 
скольжения (КЦПC) оптимизируется тем, 
как угол опорной поверхности влияет на 
соотношение осевых и радиальных сил. 
Конические подшипники имеют меньшие 
радиальные размеры, чем упорные и ра-
диальные подшипники вместе взятые, но 
их сложнее изготавливать и они с боль-
шей вероятностью вызывают нестабиль-
ность движения ротора. Размерное пре-
имущество конических подшипников 
подтверждено исследованиями [1–3], в 
которых сравнивались размеры различ-
ных типов подшипников. Вторая кон-
струкция (рис. 1б) обеспечивает гибкость 
в расположении ротора за счет комбини-
рования конических и цилиндрических 
поверхностей [4–5]. Исследования [6–8] 
вычисляют статические характеристики 
коническо-цилиндрических подшипни-
ков (КЦПC), моделируют процесс смазки 
и определяют давление.  
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Рис. 1. Схемы радиально-осевых опор роторов 
Fig. 1. Schemes of radial-axial rotor supports 

 
Цель проведенных исследований за-

ключается в проведении сравнительного 
анализа габаритных размеров КЦПC с дру-
гими видами опор роторов, что в опреде-
ленной мере можно рассматривать как вы-
бор рациональной структурной схемы ра-
диально-упорного подшипникового узла. 

В работе также представлено решение за-
дачи параметрического синтеза, основан-
ной на результатах вычислительного экс-
перимента, цель которой заключалась в 
поиске значений целевой функции 
D х L →min при требуемой грузоподъем-
ности подшипника. 

 
Материалы, модели и методы 

Одним из ключевых критериев рас-
чета подшипника скольжения являет-
ся  несущая способность (грузоподъем-
ность), заключающаяся в возможности вы-
держивать требуемую внешнюю нагрузку 
в режиме жидкостного трения без кон-
тактного взаимодействия и износа опор-
ных поверхностей. В этом случае считает-
ся, что подшипник имеет практически не-
ограниченный  ресурс. Значения радиаль-
ных и осевых сил, действующих на опоры 
ротора,  определяются в результате прове-
дения расчета валов и процессов (электро-
механических, гидравлических, газодина-
мических и др.) в рабочих трактах агрега-
тов и служат исходными данными при 
проектировании подшипниковых узлов. 
Для проведения сравнительного анализа 

КЦПC с другими вариантами радиально-
упорных подшипников жидкостного тре-
ния целесообразно использовать безраз-
мерный коэффициент �� = ��/��, равный 
отношению осевой к радиальной нагрузке, 
а также коэффициенты  отношения осевых 
и радиальных сил к суммарной грузоподъ-
емности ��� = ��/� и ��� = ��/�. Важно 

отметить, что радиальные и осевые 
нагрузки используются ввиду их способ-
ности эффективно распределять нагрузку в 
обоих направлениях. В таблице приведены 
геометрические параметры конических ро-
ликовых подшипников скольжения, кото-
рые будут использоваться при моделиро-
вании и расчетах. 

 
Таблица  

Геометрические параметры для ЦКПС 
Table 

Geometrical parameters for СKPS 
L – длина подшипника (мм) 48 
Lc, Lk – длины цилидрического и конического подшипников (мм)  
d  – малый радиус конического подшипника (мм) 40 
D – большой радиус конического подшипника (мм) 56 
P0  – давление окружающего среды (MПа) 1,0 
Pa  – давление питания (MПа)) 1,05 
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Рис. 2. Схема роторно-опорного узла с подпятником 

Fig. 2. Scheme of a rotary unit with thrust bearing 

 
Данная статья посвящена выбору оп-

тимальной конструкции радиально-
упорного подшипника скольже-
ния. Прежде всего, в работе рассматрива-
ются критерии минимизации массы и га-
баритов вала при одновременном учете 
соотношения радиальных и осевых нагру-
зок. На этой основе предлагается инже-
нерное решение для роторных механизмов, 
использующих жидкостные подшипники, 
способные воспринимать комбинирован-
ные нагрузки. Центральным аспектом ис-
следования выступает анализ двух ключе-
вых параметров: площади опорной по-
верхности и занимаемого валом простран-
ства. Такой подход, во-первых, позволяет 
проводить сравнительную оценку грузо-
подъемности различных типов подшипни-
ков, а во-вторых, дает возможность опти-

мизировать их конструкцию. Особое зна-
чение эти расчеты приобретают при работе 
с подшипниками одинаковых габаритов 
(L×D), где требуется соблюдение противо-
речивых требований: с одной стороны, 
необходимо обеспечить компактность для 
установки в труднодоступных местах 
(например, в ракетных двигателях), с дру-
гой – сохранить высокую эффективность 
работы.  

Таким образом, предложенная мето-
дика представляет собой системный ин-
струмент для выбора наиболее подходя-
щих технических решений в зависимости 
от конкретных условий эксплуатации. При 
этом особый акцент делается на поиск ба-
ланса между массогабаритными характе-
ристиками и функциональными возможно-
стями подшипниковых узлов. 

 

 
а)                                                                         б) 

Рис. 3. Сравнение конструктивных и геометрических показателей  
конических и комбинированных упорных подшипников 

Fig. 3. Comparison of design and geometric 
parameters of tapered and combined thrust bearings 
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Проведя сравнительный анализ про-
странства, занимаемого валом в кониче-
ском подшипнике (рис. 3а) и радиальном 
подшипнике (рис. 3б), мы оцениваем целе-
сообразность применения конических опор 
с точки зрения снижения массы и габари-
тов оборудования. Ключевое преимуще-
ство конической конструкции становится 
очевидным при сопоставлении: кониче-
ский узел занимает значительно меньше 
пространства по сравнению с радиальным 
подшипником аналогичных размеров. 

Для количественной оценки данной 
особенности была выведена формула (1) 
для определения длины выступающей ча-
сти B радиального подшипника. Превы-
шение этого параметра допустимых значе-
ний служит объективным критерием, под-
тверждающим преимущество конических 
решений. Таким образом, математический 
аппарат позволяет обосновать выбор в 
пользу конической конструкции, когда 
требования к компактности и весу являют-
ся определяющими. 

 

� ≥
������������

�(�����)
                    (1) 

 
Согласно данным таблицы, кониче-

ский подшипник демонстрирует более оп-
тимальные параметры. В частности, мини-
мальное значение выступающей части B 
составляет 22.67 мм. Этот показатель поз-
воляет сделать важный вывод: если кон-
струкция допускает наличие свободного 
пространства свыше 22.67 мм в подшип-
никовом узле, целесообразно использовать 
радиально-упорный подшипник скольже-
ния, обеспечивающий повышенную нагру-
зочную способность в обоих направлени-
ях. Однако при ограниченных габари-
тах оптимальным решением становится 
применение конических подшипников 
скольжения, которые при сопоставимых 
размерах обладают равнозначной эффек-
тивностью. Более того, коническая кон-
струкция имеет дополнительные преиму-
щества: улучшенная циркуляция смазоч-
ного масла и упрощенная интеграция си-
стем активного управления. 

Как известно из технической литера-
туры, увеличение угла конусности α 

напрямую повышает радиальную и осевую 
грузоподъемность подшипника [6]. Этот 
эффект объясняется возрастанием площа-
ди контактной поверхности. На основании 
методик расчета, представленных в работе 
[3], можно точно определить оптимальный 
угол конусности для конкретных эксплуа-
тационных условий: 

 

[α] ≤ 2arctan �
�����

���������
�          (2) 

 
На основе наиболее подходящих па-

раметров конических подшипников из 
таблицы эквивалентный угол конусности 
[α] имеет максимальное значение 15,6°. 
Угол конусности подшипника находим из 
геометрических соотношений: 

 

α = arctan �
���

��
� = 	9,46°               (3) 

 
Таким образом, приведенные выше 

сравнения с фактическими значениями по-
казывают, что имеются достаточные усло-
вия для применения конических подшип-
ников скольжения вместо радиально-
осевых комбинированных подшипников 
скольжения. 

При сравнении ЦКПС ключевым па-
раметром становится относительная длина 
цилиндрической части �� = �/�, которая 
существенно влияет на конструктивные 
особенности, грузоподъемность, а также 
массогабаритные характеристики вала. 
Однако возникает закономерный вопрос: 
можно ли в заданных габаритных ограни-
чениях заменить традиционный кониче-
ский подшипник на ЦКПС. 

Анализ патентной литерату-
ры демонстрирует существенные преиму-
щества комбинированной конструкции, 
где цилиндрическая часть частично заме-
няет коническую поверхность в жидкост-
ном подшипнике скольжения [4, 5]. Преж-
де всего, такое сочетание изменяет: кон-
тактные характеристики, массу и габариты 
вала, распределение нагрузки и локальные 
напряжения за счет различного распреде-
ления давления смазочного слоя на двух 
типах поверхностей. Важно отметить, что 
цилиндрическая секция значительно по-
вышает устойчивость подшипника, снижая 
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нежелательные вибрации и колебания. Кро-
ме того, она улучшает способность к само-
выравниванию, повышает адаптивность к 
переменным нагрузкам, минимизирует осе-
вые смещения вала. 

Рассмотрим два характерных случая: 
При осевой нагрузке на ротор зазор с одной 
стороны уменьшается, а с другой - увеличи-
вается. Если система управления не успевает 
оперативно реагировать на увеличение зазо-
ра, это может вызвать нестабильность и не-
контролируемые колебания системы. При 
действии радиальной нагрузки радиальная 
грузоподъемность может оказаться недоста-
точной. В этом случае цилиндрическая часть 
гибридного подшипника играет стабилизи-
рующую роль при резких радиальных и осе-
вых нагрузках, одновременно повышая ра-
диальную нагрузочную способность. Кроме 
того, отдельного внимания заслуживает роль 
цилиндрической секции в переходных ре-
жимах (останов-пуск), где она обеспечивает 
дополнительную стабилизацию системы. 

Однако у этой конструкции есть и не-
достатки. Во-первых, объединение различ-
ных геометрических форм усложняет произ-
водство, требует чрезвычайно точной обра-
ботки и повышает затраты. Во-вторых, тре-
бование точного выравнивания поверхности 
усложняет установку и регулировку под-

шипников. Кроме того, вес узла может по-
влиять на общую эффективность системы, а 
несущая способность вала может снизиться. 
Тем не менее, в современных механических 
системах эти подшипники могут обеспечить 
значительные преимущества при правиль-
ной конструкции и функционировании.  

Рассмотрим задачу выбора подшипни-
ка при одинаковых габаритных размерах 
(рис. 4). На основе коэффициента � = ��/� 
возможна трансформация конического под-
шипника в два варианта, показанных на ри-
сунке ниже (рис. 5). В первом варианте со-
храняются исходные диаметры D и d, одна-
ко угол конусности α∗ > α, а объем и масса 
вала увеличиваются. Во втором варианте 
сохраняется исходный угол конусности α, 
но �∗ < �, при этом объем и масса вала 
уменьшаются. Выбор между традиционным 
коническим подшипником и гибридным ко-
ническо-цилиндрическим определяется не-
сколькими критериями. Два ключевых усло-
вия – это уменьшение массы и габаритов 
оборудования при одновременном повыше-
нии нагрузочной способности в различных 
направлениях. В ходе последующего срав-
нительного анализа мы рассмотрим возмож-
ные варианты для оптимального выбора 
конструкции.

 
а)                                                                                              б) 

 
Рис. 4. Сравнение конструктивных особенностей и геометрических 

 параметров гибридных подшипников типа 1, 2 с коническими подшипниками 
Fig. 4. Comparison of design features and geometric parameters 

 of hybrid bearings of type 1, 2 with tapered bearings 

 
а)                                                                                                                б) 

Рис. 5. Две формы КЦПС типа 1(а) и 2(б) 
Fig. 5. Two forms of KCPS type 1(a) and 2(b) 
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Площадь контакта подшипника: 
 

	�� =
�

�

(����)(�
∗��)

����
+ ��∗��, �� =

�

�

(����)(���)

����∗ + ����                              (4) 

 
Объем, занимаемый валом: 
 

�� =
�

��

(����)(�
∗������∗�)

����
+	

��∗���

�
, �� =

�

��

��(�
�������)

��� �∗ +	
�����

�
                      (5) 

 
В зависимости от изменения соотношения: 
 

� =
��

�
	(где	0 < � < 1).                                                      (6) 

 
При заданных размерах L, d, D из трех приведенных выше значений можно рассчитать 

угол конуса: 

α = arctan	
���

��
.                                                            (7) 

 
Два значения вариации � можно рассчитать по формуле: 
 

�∗ = � − 2��tan	α;  α∗ = arctan 	
���

��(���)	
		.                                      (8) 

 
Сравнительный анализ многослой-

ных конических клиновых подшипников с 
различными геометрическими и эксплуа-

тационными параметрами может быть ос-
нован на безразмерных коэффициентах, 
характеризующих статические параметры: 

 

⎩
⎪
⎨

⎪
⎧�� =

�

����
∶ 	общая	грузоподъемность,																																							

���
=

��

����
∶ 	радиальная	грузоподъемность,																												

���
=

��

����
∶ 		несущая	способность	в	осевом	направлении.

                      (9) 

 
На основе результатов анализа полей 

давления [3, 6] можно применить их для 
расчета необходимых ниже величин. Инте-
грирование полей давления, полученных 

на основе решения уравнения Рейнольд-
са (1), позволяет получить значения гидро-
динамических сил на соответствующих 
осях координат: 

 

�� = ∫ ∫ �� ��� � ��� �����;
��

�

��

��
�� = ∫ ∫ �� ��� � ��� �����;

��

�

��

��
�� = ∫ ∫ �� ��� � ����

��

�

��

��
,	(10) 

 
где Rx, Ry, Rz – компоненты гидродинами-
ческой силы вдоль осей x, y, z – [H]. 

Общая несущая способность (грузо-
подъемность) КЦПС определятся  с учетом 
гидродинамических реакций на кониче-
ском и цилиндрическом участке: 

 

			���� = �(��� + ���)� + (��� + ���)� + ���
�			.                                    (11) 

 

Наряду с общей грузоподъемностью 
подшипника следует учитывать радиаль-
ную Wr и осевую Wa. Составляющие, кото-

рые могут быть связаны следующими за-
висимостями: 

��  = �(��� + ���)� + (��� + ���)�		; 			�� =		���.                                 (12) 
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Результаты  
Во-первых, мы имеем результат объ-

ема пространства, занимаемого валом, по 
отношению к отношению длины цилин-
дрической части подшипника к общей 
длине от 0 до 1. На рис. 6а показано, что 
гибридный подшипник типа 1 дает 
наибольший объемный результат, за ним 
следует конический подшипник и, нако-
нец, гибридный подшипник типа 2. С уве-
личением значения отношения длины ци-
линдрической части подшипника к общей 

длине (0-1) занимаемое пространство типа 
1 быстро увеличивается, в то время как за-
нимаемое пространство типа 2 уменьшает-
ся. На рис. 6б показано, что площадь кон-
такта гибридного подшипника типа 1 яв-
ляется наибольшей и постепенно увеличи-
вается с увеличением коэффициента k, в 
отличие от этого, площадь контакта ги-
бридного подшипника типа 2 является 
наименьшей и постепенно уменьшается по 
мере приближения k к 1. 

 

 
а)                                                                                            б) 

 

Рис. 6. Результаты объема, занимаемого валом, и площади  
контакта гибридного подшипника 1, 2 и конического подшипника 

Fig. 6. Shaft volume and contact area results of hybrid bearing 1, 2 and tapered bearing 

 
Рассматривая безразмерные величи-

ны ��,���
,���

, можно увидеть результа-

ты, представленные на рис. 7. Графики по-
казывают результаты в зависимости от от-

ношения длины цилиндрической части 
подшипника к общей длине, увеличиваю-
щегося от 0 до 1. 

 
                            а)                                                                 б)                                                               в) 

 

Рис. 7. Результаты безразмерных значений 1, 2 и конического подшипниках 
Fig. 7. Results of dimensionless values 1, 2 and tapered bearings 
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На рис. 7а представлены результаты 
сравнения подшипников: гибридный тип 
1 демонстрирует наибольшее значение 
��, за ним следует конический подшип-
ник, а затем гибридный тип 2. При уве-
личении отношения длины цилиндриче-
ской части к общей длине (от 0 до 1) 
наблюдается рост ���

, в то время как 

���
	значительно снижается. Сравнение 

рис. 7б, a показывает четкую корреляцию 
между площадью контакта и значением 
��, что подтверждает зависимость гру-
зоподъемности от площади контактной 
поверхности.  

Рис. 6б иллюстрирует, что с ростом 

параметра � =
��

�
 , значения ���

 для ги-

бридного типа 1 и конического подшип-
ника становятся практически одинако-
выми и превышают показатель гибридно-
го типа 2. При этом значение ����

	резко 

уменьшается при k к 1.  
Анализ рис. 7в показывает, что мак-

симальное значение ���
	достигается в 

коническом подшипнике, затем следует 
гибридный тип 1, и наименьший показа-
тель – у гибридного типа 2 (хотя разница 
незначительна). С увеличением доли ци-

линдрической части (0–1) наблюдается 
резкое снижение как ����

, так и ����
. 

На основании данных рис. 6 и 7 
можно сделать следующие выводы для 
выбора оптимальной конструкции: Для 
требований повышенной стабильности, 
активного управления и увеличенной 
грузоподъемности предпочтителен ги-
бридный тип 1. При приоритете миними-
зации массы и занимаемого пространства 
следует рассматривать гибридный тип 2.  

Классический конический подшип-
ник, подтвердивший свою эффективность 
в теоретических и практических исследо-
ваниях, представляет собой сбалансиро-
ванное решение с высокой применимо-
стью по сравнению с гибридными или 
комбинированными радиально-упорными 
подшипниками. Таким образом, выбор 
конкретной конструкции должен основы-
ваться на доминирующих требованиях: 
общей грузоподъемности, осе-
вой/радиальной нагрузочной способно-
сти, массогабаритных характеристиках 
или необходимости интеграции систем 
активного управления. 

 
Заключение 

Процедура синтеза подшипниковых 
узлов предполагает выбор рационального 
варианта конструктивного исполнения 
при проектировании машин, позволяю-
щая проводить предварительную оценку 
различных схем по ряду критериев, ос-
новными из которых являются грузо-
подъемность, а также габариты и масса 
подшипниковых узлов. Предложенный 
метод сравнительного анализа габаритов, 
массы и грузоподъемности различных 
типов радиально-осевых подшипников 
скольжения позволяет определить опти-
мальный выбор с точки зрения рацио-
нального проектирования. 

Метод основан на расчете грузо-
подъемности с учетом геометрических 
параметров для определения оптималь-
ного типоразмера подшипника. Получен-

ные данные позволяют давать практиче-
ские рекомендации по применению соот-
ветствующего типа подшипника в зави-
симости от эксплуатационных характе-
ристик узла крепления ротора, включая 
радиальные и осевые нагрузки, путем 
подбора оптимальных геометрических 
параметров. В частности, данное иссле-
дование помогает конкретизировать спо-
соб выбора типа подшипника, оптимизи-
ровать геометрические параметры узлов 
опор и учесть конкретные условия экс-
плуатации оборудования. Таким образом, 
представленный метод позволяет приме-
нять технически обоснованные решения 
при проектировании роторной системы, 
обеспечивая баланс между грузоподъем-
ностью и массогабаритными показателя-
ми. 
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