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ЭНЕРГОРЕСУРС ПОДШИПНИКА СКОЛЬЖЕНИЯ 
 

Конструктивные схемы пневматических, гидравлических и бурильных машин с ком-
бинированным приводом, применяемых на шахтах и рудниках, в основном имеют механи-
ческие приводы вращения буровой штанги. Это относится к машинам отечественного и за-
рубежного производства. Значительная часть отказов бурового оборудования происходит 
именно по вине вращательных узлов. Одним из слабых мест конструкции зачастую являет-
ся опорный узел выходного вала трансмиссии, выполненный на основе подшипника сколь-
жения. Энергоресурс и ресурс такого подшипника скольжения ограничены предельной ве-
личиной износа, приводящей к возникновению недопустимых перекосов осей зубчатых ко-
лес. Предложено выражение для определения энергоресурса подшипника скольжения из 
условия допустимого объемного износа материала вкладыша.  

 
The constructions scheme of the pneumatics, hydraulics boring heads and one working on 

the combination of these two energies that use in our country include mechanical transmissions of 
rotators. This statement is correctly for machines that produce in our country and for foreign ma-
chines too. It’s very important to note that in the considerable part of taking place boring machines 
failures the rotary bits of machines are guilty. Support of the output gear is one of the weak places 
in the boring head construction. Limit axes of gears disposition limit energy recourse and resource 
of such support. Basing on the given statement the expressions for determination of the energy re-
source of support is offered. 

 
 
Основным критерием отказов подшип-

ников скольжения является их износ [2, 4], 
приводящий к возникновению недопусти-
мых перекосов осей зубчатых передач, 
опорными узлами которых они являются. 
Таким образом, ресурс и энергоресурс под-
шипника скольжения ограничены предель-
ной величиной износа, приводящей к воз-
никновению недопустимых перекосов зуб-
чатых колес. 

В практике решения инженерных задач 
удобно пользоваться энергетическим крите-
рием износа [5], выражение для которого 
записывается в виде: WVJw  , V  – объем 
отделившегося материала, м3; трLFW   – 
работа сил трения, Дж; L  – путь трения, м; 

трF  – сила трения, Н. 
Экспериментально доказано, что вели-

чина wJ  не является константой для данно-
го материала или данной пары трения, что 
вызывает сложности при определении коли-
чества изношенного материала, однако wJ  

находится в функциональной зависимости 
от твердости. 

В этом случае для оценки величины из-
носа пользуются выражением [5] 
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где Jk  – коэффициент износа для данных 
условий трения; N  – нормальная нагрузка 
на подшипник, Н; H  – значение твердости 
более мягкого материала трибосопряжения 
по Бринеллю, Н/м2. 

Величину ресурса подшипника сколь-
жения в часах работы можно записать как 

 об60nLLT  ,                (2)  

где n  – скорость вращения цапфы, об/мин; 
обL  – путь трения за один оборот, м. 

С учетом выражения (1) получим 
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VHT
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________________________________________________________________________________________________ 

Санкт-Петербург. 2004        
179

Основываясь на определение энергоре-
сурса, энергоресурс опоры скольжения за-
пишем следующим образом: 

тр3600Э TP ,                      (4)  

где 30тртр nMP   – потери энергии на 
трение в опоре скольжения, Вт; трM  – мо-
мент трения, определяемый эксперимен-
тально или аналитически, Нм. 

Анализ выражений (3) и (4) показывает, 
что для определения энергоресурса под-
шипника скольжения в заданных условиях 
трения необходимо задаться допускаемым 
объемом изношенного материала [V], кото-
рый зависит от допускаемого угла перекоса 
осей зубчатых колес []. 

Конструкция подшипника скольжения, 
установленного в переднем редукторе оте-
чественной бурильной головки БГА, такова, 
что антифрикционный элемент фиксирован 
от проворачивания. В результате однона-
правленного действия сил, вызывающих пе-
рекос осей зубчатых колес, возникает одно-
сторонний износ вкладыша подшипника 
скольжения. Таким образом, допускаемый 
объем [V] изношенного материала вкладыша 
можно определить как объем, образованный 
при пересечении двух цилиндрических по-
верхностей, оси которых лежат в одной 
плоскости и пересекаются под углом []. 

Выразив обозначенные на рисунке ве-
личины е, s, l через угол  (угол перекоса 
осей вала и втулки) и расстояние k между 
точкой О1 и точкой С, которое соответству-
ет расстоянию от вертикальной оси зубчато-
го венца до внешнего торца втулки под-
шипника, получим 

 tgke ;  



tg

цrs ;  22
ц srl  .      (5) 

Рассмотрим отношение катетов геомет-
рически подобных треугольников OCO1  и 

ABO1 . Очевидно, что 
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Получим половину длины большой оси 
эллипса 

 cosцэб rr ,                  (7)  

где цr  – радиус цапфы.  
Для образовавшегося эллипса половина 

длины малой оси цэм rr  .  
Площадь серповидного элемента огра-

ничена пересекающимися в точках a  и b  
частями окружности (радиус которой вкr  
есть радиус вкладыша подшипника) сверху 
и эллипса снизу. Запишем уравнения ок-
ружности и эллипса: 
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Решив систему уравнений (8) относи-
тельно y, получим 
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Из рисунка видно, что при расчете 
площади серповидного элемента y принима-
ет только отрицательные значения и далее 
потребуется выражение только для 1y . 

Воспользовавшись системой уравнений 
(8), запишем уравнения для х в виде 

 

Рис.1. Внедрение вала в антифрикционный элемент 
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Таким образом, на основании системы 
(8) площадь серповидного элемента запи-
шем как 
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На основании выражения (11) допус-
каемый объем изношенного материала для 
допускаемого угла перекоса осей зубчатых 
колес по контактным напряжениям запи-
шем как 
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Для учета износа вала, используя реко-
мендации [1, 6], запишем выражение для 
радиуса цапфы в виде: 
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При расчете допускаемого объема из-
ношенного материала в качестве радиуса 
цапфы следует использовать данные, полу-
ченные с помощью выражения (13).  

Воспользуемся ранее полученными вы-
ражениями (3), (4) и, заменив объем изно-
шенного материала допускаемым объемом, 
запишем выражение для энергоресурса: 
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или  
Jk
HfV

Э ,                (14)  

где f  – коэффициент трения в подшипнике 
скольжения.  

Учитывая возможности современной 
вычислительной техники, при определении 

допускаемого объема изношенного мате-
риала по формуле (12) следует численно 
взять предложенный двойной интеграл при 
достаточном числе разбиений, задавшись 
допускаемым углом перекоса осей зубчатой 
передачи. 

Определение действующих значений 
силы трения, возникающих в подшипнике 
скольжения, напрямую связано с определе-
нием коэффициента трения скольжения в 
рассматриваемом подшипнике, работающем 
в условиях смешанного трения. Определить 
коэффициент трения можно как аналитиче-
ски, так и экспериментально, создав модель 
подшипникового узла и поместив ее в усло-
вия, близкие реально возникающим в про-
цессе эксплуатации. 

Очевидно, что моделирование расходо-
вания ресурса подшипника скольжения, на-
ходящегося на выходе вращателя буровой 
головки, представляет определенные труд-
ности в связи со сложностью определения 
коэффициента трения скольжения при гра-
ничной смазке в зависимости от скорости 
скольжения и усилий на подшипник.  

Экспериментально полученные выра-
жения для определения коэффициента тре-
ния в подшипнике скольжения буровой го-
ловки БГА [3] позволили воспользоваться 
предложенным выражением (14) при опре-
деления энергоресурса и разработке меро-
приятий, направленных на повышение ре-
сурса исследованного подшипникового узла. 
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