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Аннотация: Актуальностью темы является то, что повышенная вибрация может привести к трудностям в работе 

насосных агрегатов. Целью данной работы является снижение вибрации в опорах ротора насосных агрегатов на 

подшипниках качения. Снижение вибрации достигается при использовании упругого подшипника насоса,  кото-

рый  создается при проектировании на стадии  планирования. 

Ключевые слова: вибрационная защита, насосный агрегат, опоры ротора, подшипник качения 

Для оценки вибростойкости опор насосов на подшипниках качения рассматриваются го-

ризонтальные электронасосные агрегаты типа Д с центробежным одноступенчатым насосом с 

рабочим колесом двухстороннего входа для перекачивания воды и сходных с ней по вязкости и 

химической активности жидкостей. Насосы 2Д630-125 и агрегаты на их основе применяются на 

насосных станциях городского, промышленного и сельского водоснабжения, а также в нефте-

химической промышленности [1]. Частота колебаний при вращении вала / 2f к    где к=1, 

2, 3 – номер гармоники. Для основной частоты при к=1,  308,7 / 6,28 49,15 f Гц  , принято 

максимально допустимое параллельное смещение осей 0,10 мм. Центробежная сила, действу-

ющая на опоры ротора, при  массе ротора mр=120 кг составляет . 2. . 3120308,7 0,110 1145 rF Н  . 

Согласно теории распределения нагрузки между телами качения подшипника наибольшая 

сила приходится на шарик, расположенный напротив линии действия нагрузки: 

0

5F
F

z
 ,     (1)      

где  z=8 – число тел качения для подшипника 6316 и 313; 

F - внешняя радиальная сила, воспринимаемая одним подшипником, равна половине сум-

мы  сил тяжести ротора и центробежной силы   1200 1145 / 2 1172,5 F Н   , тогда 

.

0  51172,5 / 8 732,5 F Н  . 

Распределение нагрузки в значительной степени зависит от величины зазора в подшипни-

ке и от точности геометрической формы. Сближение осей двух сфер, контактирующих по во-

гнутым поверхностям согласно теории Герца: 

3 2

0 1 2 1( ) (1,5 / / 2)5 F E R R R R   ,     (2) 

где  R1-радиус кривизны поверхности внутреннего кольца по беговой дорожке: 

   .

1 / 2 / 2 0,5 140 65 / 2 23,8 / 2 0.565 46  (( ) ) .2шR D d d d мм         ; (3) 

R2=12мм-радиус кривизны шарика. Тогда согласно сближение осей двух сфер или дефор-

мация тел качения:  

   
2

3 5 . .1,55 732,5 / 2 10 46,2 12 / 2 46,212 0,011мм    ;  (4) 

. 3 . 6

. 0 /  732,5 / 0,01110 66,5910 /п кС F Н м    .   (5) 
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В дальнейшем эта величина коэффициента принимается за расчетную, поскольку здесь 

учитывается неравномерность распределения нагрузки между телами качения. Собственная 

частота системы 

. 6 1 2 66,59 10 /120 1053 а с   . 

Отношение частот вынужденных и собственных колебаний системы равно 0,292. Выра-

жение  
2 21 / 1 0,292 0,914а    │ │ т.е. практически близка к единице, поэтому передача 

внешней нагрузки Fr на обе опоры вала происходят  с небольшим увеличением нагрузки 

1145 / 0,914 1252F Н │ │ , т.е. в 1,09 раза. Для более высоких частот вынужденных колебании 

. 1308,73 926с   . Отношение частот вынужденных и собственных колебаний системы равно 

0,879. Выражение  
2 21 / 1 0,879 0,227а    │ │ . Амплитуда колебании от центробежной си-

лы для этой частоты в три раза меньше  и составляет 381,6 Н. Тогда сила, передаваемая на опо-

ру 1681 Н. Она превышает силу, передаваемую от основной гармоники в 1,34 раза. 

Таким образом, в связи с достаточно высокой жесткостью подшипников качения они 

практически без трансформации, как на основной частоте, так и на гармонических составляю-

щих  передают внешнюю нагрузку от центробежной силы. Снижение вибрации достигается при 

использовании упругого подшипника насоса,  который  создается при проектировании на ста-

дии  планирования. [2]  

Результаты исследовании, проведенные австрийской компанией «Getzner», показаны на 

рисунке 1 для питательного насоса с шариковыми  подшипники с собственной  частотой 12 Гц. 

 
Рис.1. Снижение вибрации с помощью упругого подшипника 

При производстве новых насосов напыление необходимо произвести на подготовленные 

посадочные отверстия. Напыляемые полиуретановые покрытия представляют собой двухком-

понентные эластомерные системы, которые не содержат растворителей, быстро полимеризуют-

ся (40–50 сек) и экологически безопасны. Срок службы покрытия составляет не менее 10–12 

лет. [3] Получается монолитное эластомерное покрытие: абразивоустойчивое, антикоррозий-

ное, герметичное, бесшовное и прочное. 

Согласно формуле жесткости:  
. . 6336950,0147 / 0,002  147,13910 /элС Н м  ,   (6) 

При последовательном соединении элементов системы приведенная жесткость равна  

247
.
10

3
 Н/м. 
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Отношение частот равно 4,78, что находится в диапазоне рекомендуемых отношении. 

Амплитуда силы, 21145 / 4,78 1 55,4 F Н  │ │  меньше возмущающей силы в 20,5 раз. 

Таким образом, подшипники качения в силу повышенной радиальной не обеспечивают 

снижения внешней нагрузки от центробежной силы, вызванной радиальным смещением осей. 

Основными причинами выхода из строя подшипников являются дефекты внутренней и внеш-

ней дорожек качения, дефекты элементов качения, дефекты сепаратора, ослабление посадки 

подшипника, увеличенный внутренний зазор, проворачивание внутреннего кольца на валу, пе-

рекос подшипника и дефекты смазки. Оценку амплитуды колебания подшипника, можно про-

извести на основании экспериментальных исследовании по величинам измеряемых значении 

вибрационной скорости и ускорении элементов насоса. Их замеры осуществляются по извест-

ным методикам с применением виброизмерительной аппаратуры. [4]  По  пороговым значениям 

СКЗ перемещений (таблица 1), зная величины коэффициентов жесткости опор без упругих эле-

ментов (жесткие опоры), можно вычислить допускаемые значения сил в этих опорах. Для гра-

ниц зоны В, С амплитуды колебании подшипников в жесткой опоре (без упругого элемента) 

составляет . 3

2  0,05710А м . При жесткости опоры  . 6

12  66,5910 /С Н м  сила упругой дефор-

мации 12 3795F Н , что значительно превосходит силу, определенную для случая радиального 

смещения осей валов на 0,0001м. 

Таблица 1. Пороговые значения среднего квадратичного значения вибрационной скорости 

Опоры Граница зон 
СКЗ 

Перемещения, мкм Скорости, мм/с 

Жесткие 

А, В 29/22 2,3/1,4 

В, С 57/45 4,5/2,8 

С, D 97/71 7,1/4,5 

Податливые 

А, В 45/37 3,5/2,3 

В, С 90/71 7,1/4,5 

С, D 140/113 11,0/7,1 
 

 

 

Таким образом, с учетом дефектов дорожек тел качения при СКЗ вибрационной скоро-

сти 4,5 мм/с величина силы, нагружающей подшипник, оказалась в 3,58 раз большей, чем без 

учета этих особенностей подшипника. Для податливых опор для границ зоны В, С амплитуды 

колебании подшипников в опоре с  упругим элементом составляет . 3

2 0,0910А м . При жест-

кости опоры . 3

12 24710 /С Н м  сила упругой деформации . 3. . 3

12 0.09010 24710 22,23 F Н  , что 

в 48 раз меньше, чем для жесткой опоры.  
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