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Аннотация. Рассмотрены причины возникновения колебаний (вибраций) в машиностроительных конструкциях и их влияние на работоспо-
собность механизмов. Определено, что одним из основных источников колебаний элементов машин являются подшипники скольжения, 
в которых вал находится во втулке (вкладышах) с зазором, при выборке которого происходит удар. Рассмотрен принцип действия вибро-
защитных систем, основным элементом которых является упругий элемент – амортизатор. Проанализировано влияние жесткости упруго-
го элемента на работоспособность подшипников скольжения. Приведена конструкция упругого пневматического элемента повышенной 
жесткости, выполненного в виде цилиндра с ограниченной радиальной деформацией. Показано, что способность такого элемента цен-
трировать вал относительно геометрической оси опоры под действием радиальной нагрузки обеспечивается возникновением разности 
площади контакта внешней поверхности корпуса подшипника и поверхности упругого цилиндра. Разработана методика расчета прира-
щения площади контакта упругого элемента, выполненного в виде пневматического цилиндра с ограниченной радиальной деформацией, 
с поверхностью, через которую передается внешняя нагрузка при заданных параметрах опоры: длине цилиндра и величине избыточного 
давления газа внутри цилиндра. Считается, что вал находится в подшипнике без зазора, и оболочка, образующая цилиндр, нерастяжимая. 
Установлено, что деформация и жесткость упругого пневматического цилиндра с ограниченной радиальной деформацией зависят от его 
длины и величины избыточного давления внутри полости. Полученные математические зависимости позволяют определять и задавать па-
раметры упругого пневматического элемента, выполненного в виде цилиндра с ограниченной радиальной деформацией (длину цилиндра 
и величину избыточного давления газа внутри цилиндра) в зависимости от условий эксплуатации подшипника скольжения. 
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В  различных  машиностроительных  конструкци-
ях  в  результате механических  воздействий  возникают 
колебания  (вибрации),  которые  нарушают  работо-
способность  механизмов  и  могут  стать  причиной  их 
преж девременного  выхода  из  строя. Одним из  основ-
ных источников колебаний элементов машин являются 
подшипники  скольжения,  в  которых вал находится  во 
втулке  (вкладышах)  с  зазором,  при  выборке  которого 
происходит удар [1 – 8]. 

Для уменьшения частоты и амплитуды колебаний ис-
пользуют виброзащитные системы – амортизаторы, ко-
торые устанавливают, как правило, между источником 
колебаний и объектом. Основной составляющей вибро-
защитных систем является упругий элемент  [9  –  16]. 

Определяющая  характеристика  упругого  элемен-
та  – его жесткость, то есть способность сопротивляться 
возникновению  деформации  под  действием  внешних 
нагрузок. Соответственно, чем больше жесткость, тем 
меньше величина деформации при действии одинако-
вых нагрузок.

Недостаточная жесткость подшипников скольжения 
может вызвать значительные по величине упругие де-
формации, что приводит к нарушению нормальной ра-
боты машины, так как расстраивается взаимодействие 
различных ее элементов, а положение вала в простран-
стве становится неопределенным. Однако подшипники 
скольжения с мягкими вкладышами подвержены быст-
рому износу, что приводит к увеличению зазора между 
валом и вкладышем.

С  другой  стороны,  если  подшипник  скольжения 
обладает  повышенной  жесткостью  (то  есть  вкла-
дыши  изготовлены  из  твердых  материалов),  то  это 
приводит к возникновению вибраций элементов под-
шипникового узла, что способствует развитию уста-
лостных трещин и разрушению вкладышей при удар-
ной нагрузке.

Таким  образом,  подшипник  скольжения  должен 
быть достаточно жестким, но предупреждать возбужде-
ние вибраций и без разрушения воспринимать ударные 
нагрузки. Для выполнения условия требуемой жесткос-
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ти  упругого  элемента  ее  необходимо  рассчитывать  на 
стадии конструирования машины.

В  качестве  упругого  элемента  используются  раз-
личные  пневматические  амортизаторы,  выполненные 
в  виде  оболочек.  Изготавливают  их  из  эластично-
го  материала,  например  резины,  внутрь  их  подается 
газ  [17  –  20], однако такие амортизаторы обладают ма-
лой жесткостью. 

В  Сибирском  индустриальном  университете  раз-
работана  конструкция  упругого  пневматического  эле-
мента  повышенной  жесткости,  выполненного  в  виде 
цилиндра  с  ограниченной  радиальной  деформацией  5 
(рис.  1).  Устанавливают  такой  элемент  между  стани-
ной  1 и корпусом подшипника 2, при этом радиальную 
деформацию ограничивают ребра 6. Способность тако-
го элемента центрировать вал относительно геометри-
ческой оси опоры под действием радиальной нагрузки 
обеспечивается  возникновением  разности  площади 
контакта  внешней  поверхности  корпуса  подшипника 
и  поверхности упругого цилиндра. За счет избыточного 
давления внутри эластичного цилиндра возникает реак-
тивная сила, стремящаяся вернуть систему вал – анти-
фрикционная втулка – корпус подшипника в исходное 
положение. Также предусмотрена система регулирова-
ния избыточного давления в полости цилиндра.

Упругий пневматический цилиндр 5  располагается 
между станиной и корпусом подшипника, при этом ось 
цилиндра  ориентирована  перпендикулярно  оси  вала, 
однако  конструктивно  ее можно  располагать  и  парал-
лельно оси вала.

Так как жесткость – это отношение величины внеш-
ней  нагрузки  к  вызываемой  ей  деформации,  то  для 

расчета  необходимо  определить,  на  какую  величи-
ну  изменится  площадь  контакта  цилиндра  с  поверх-
ностью, через которую передается внешняя нагрузка Р 
при  заданных параметрах  опоры:  длине  цилиндра  l  и 
величине избыточного давления газа внутри цилинд ра 
р0  при  условии,  что  вал  находится  в  подшипнике  без 
зазора  и  что  оболочка,  образующая  цилиндр,  нерас-
тяжимая.  Так  как  упругий  пневматический  цилиндр 
способен воспринимать внешнюю нагрузку благодаря 
силе реакции, возникающей из-за приращения площа-
ди контакта цилиндра с поверхностью, через которую 
передается внешняя сила, то условие равновесия имеет 
следующий вид:

   P = p0 Fп ,  (1)

где Fп – площадь приращения контакта (в форме пря-
моугольника).

Под действием внешней нагрузки происходит сме-
щение  оси  системы  вал  –  антифрикционная  втулка  – 
корпус  подшипника  от  геометрической  оси  опоры  на 
величину эксцентриситета, в результате чего изменится 
и площадь контакта.

Таким  образом,  задача  определения  деформации  и 
жесткости упругого пневматического цилиндра с огра-
ниченной тангенциальной деформацией под действием 
внешней  нагрузки  сводится  к  определению  площади 
приращения контакта.

Жесткость  такого  упругого  пневматического  эле-
мента  определяется  следующим образом.  Рассмотрим 
случай, когда цилиндр не деформирован (рис.  2,  а). При 
этом  контакт  цилиндра  с  поверхностями  линейный, 
а  длина внешней окружности цилиндра L  =  2π Rц . 

Под действием внешней нагрузки происходит сме-
щение  оси  системы  вал  –  антифрикционная  втулка  – 
корпус  подшипника  от  геометрической  оси  опоры  на 
величину эксцентриситета е, в результате чего изменя-
ется и площадь контакта, величину изменения которой 
можно  определить  по  приращению  длины  площадки 

Рис. 1. Схема подшипникового узла с упругим пневматическим эле-
ментом в виде цилиндра с ограниченной радиальной деформацией:
1 – станина; 2 – корпус подшипника; 3 – антифрикционная втулка; 

4 – вал; 5 – упругий элемент; 6 – ограничительное ребро

Fig. 1. Scheme of the bearing unit with an elastic pneumatic element in 
the form of a cylinder with limited radial deformation:

1 – supporting frame; 2 – bearing housing; 3 – antifriction bush; 
4 – shaft; 5 – elastic element; 6 – restrictive edge

Рис. 2. Схема для расчета приращения длины линии контакта: 
а – цилиндр до деформации; б – частично деформированный 

цилиндр

Fig. 2. Scheme for calculation of increment of the contact line length: 
a – cylinder before deformation; б – partially deformed cylinder
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контакта  Lприр ,  которое  происходит  на  диаметрально 
противоположной от точки приложения внешней силы 
поверхности корпуса подшипника.

После приложения нагрузки цилиндр деформирует-
ся  на  величину  е  (рис.  2,  б). Длина  четверти  внешней 
окружности цилиндра LАВ не изменилась:

                  (2)

Половина ширины приращения площади контакта, 
равная части четверти внешней окружности цилиндра, 
определяется так:

        (3)

Часть  четверти  внешней  окружности  цилиндра, 
прилегающая к ограничительному ребру:

           (4)

Так  как  длина  четверти  внешней  окружности 
цилинд ра не изменилась, то, решая совместно уравне-
ния (2)  –  (4), получим:

  (5)

Из уравнения (5) следует:

     (6)

Решая это выражение относительно величины при-
ращения длины площади контакта, получим:

                (7)

Пятно  приращения  площади  контакта  является 
прямоугольником;  следовательно,  с  учетом  выраже-
ния (7)

          (8)

После  подстановки  полученного  выражения  (8) 
в  уравнение  (1)  и  преобразований  получим  искомую 
зависимость:

                (9)

Таким образом, жесткость упругого пневматического 
элемента, выполненного в виде цилиндра с ограничен-

ной осевой и радиальной деформацией, определяется по 
формуле:

                  (10)

Полученные  математические  зависимости  позво-
ляют определять и задавать параметры упругого пнев-
матического элемента, выполненного в виде цилиндра 
с  ограниченной радиальной деформацией, в зависимос-
ти от условий их эксплуатации.

Выводы. Предложена методика расчета параметров 
упругого элемента, выполненного в виде пневматичес-
кого  цилиндра  с  ограниченной  радиальной  деформа-
цией, под действием внешней силы. Установлено, что 
деформация  и  жесткость  упругого  пневматического 
цилиндра с ограниченной радиальной деформацией за-
висят от его длины и величины избыточного давления 
внутри полости.
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CALCULATION OF PARAMETERS OF RESILIENT PNEUMATIC ELEMENT, EXECUTED 
AS A CYLINDER WITH LIMITED RADIAL DEFORMATION
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Abstract. The reasons for the occurrence of vibrations in engineering con-
structions and their effect on the operability of mechanisms are con-
sidered It  is determined that one of  the main sources of vibration of 
machine elements are plain bearings, in which the shaft is located in 
the hollow bar (liver) with a gap, there is a struck at the selection of it. 
The principle of vibration protection systems is considered, the main 
element of which  is  the elastic  element  -  shock absorber. The  influ-
ence of the rigidity of the elastic element on the performance of sliding 
bearings  is analyzed. The design of an elastic pneumatic element of 
increased stiffness, made in the form of a cylinder with limited radial 
deformation, is given. It is shown that the ability of such an element 
to center the shaft relative to the geometric axis of the support under 
the action of a radial load is provided by the appearance of a difference 
in contact area between the outer surface of the bearing housing and 
the surface of  the elastic cylinder. A  technique  is developed  for cal-
culating the increment of the contact area of   an elastic element, made 
in the form of a pneumatic cylinder with limited radial deformation, 
with a surface through which the external load is transmitted at speci-
fied support parameters: the length of the cylinder and the amount of 
excess  gas  pressure  inside  the  cylinder.  It  is  believed  that  the  shaft 
is in the bearing without a gap, and the shell forming the cylinder is 
inextensible.  It  is established  that  the deformation and rigidity of an 
elastic pneumatic cylinder with limited radial deformation depend on 
its length and the magnitude of the excess pressure inside the cavity. 
The  obtained mathematical  dependencies  allow defining  and  setting 
parameters  of  an  elastic  pneumatic  element  made  in  the  form  of  a 
cylin der with limited radial deformation (cylinder length and the value 
of excess gas pressure inside the cylinder) depending on operating con-
ditions of the sliding bearing.

Keywords: vibration, shock absorber, elastic element, external load, over-
pressure, deformation, stiffness.
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