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Сделан краткий обзор существующих и вновь разработанных методик расчёта момента трения 

радиальных подшипников узлов качания на примере наиболее массовых отечественных шарнирных 

рулевых агрегатов ЖРД. Проведён анализ кинематической схемы рулевого привода, ведущим 

элементом которого является вал рулевой машины ракеты-носителя. Получены аналитические 

зависимости переменного во времени усилия, приходящего на исполнительный элемент рулевого 

агрегата, которое в последующем было сопоставлено с аналогичной экспериментальной 

характеристикой, зарегистрированной при полноразмерном огневом испытании. Приведена 

аналитическая и графическая зависимость нагрузки на исполнительный элемент в виде временной 

функции при заданных угловых скоростях перекладки рулевого агрегата, показан порядок 

преобразования указанного усилия в радиальную нагрузку на подшипник. Определена область 

применения полученных уточнённых данных при исследовании моментных характеристик 

низкооборотных радиальных подшипников рулевых агрегатов. 
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Введение 

 

Момент трения в шарнирных узлах качания рулевых агрегатов (РА) ЖРД является од-

ной из основных характеристик, определяющих их работоспособность и возможность при-

менения по назначению [1–7]. В качестве одного из компонентов совокупного момента тре-

ния рассматривается момент трения радиальных подшипников, установленных на цапфах и 

непосредственно передающих усилие тяги РА через корпусные элементы на силовой шпан-

гоут ракеты-носителя (РН). В подавляющем большинстве случаев в узлах качания использу-

ются шариковые радиальные однорядные подшипники, так как они могут эффективно экс-

плуатироваться при умеренных осевых нагрузках в сочетании с небольшими перекосами. 

Кроме того, они имеют наименьшие массогабаритные характеристики.  

По теме изучения моментных характеристик радиальных шарикоподшипников на базе 

Самарского Университета выполнен значительный объём работ, результатом которого стало 

создание методики расчётов подшипников, работающих в условиях перекоса [7–9]. В насто-

ящее время выполняются расчётно-экспериментальные исследования аналогичных подшип-

ников при комбинированных (осевых и радиальных) нагружениях [10]. Завершение указан-
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ных исследований позволит создать обобщённую методику расчёта момента трения шарнир-

ного РА, которая может быть востребована как при проектировании новых подобных кон-

струкций, так и при совершенствовании серийно изготавливаемых изделий. Очевидно, что в 

данном случае подразумевается всемерная минимизация реализуемых моментов трения с 

увеличением быстродействия системы управления и снижением энергетических затрат в со-

ответствующих приводах. 

Все перечисленные исследования проводились при осреднённых величинах тяги РА, в 

условиях постоянно действующих нагрузок, с фиксированными значениями перекоса, то 

есть в статических условиях. В настоящее время представляет интерес определение динами-

ческой составляющей радиальной нагрузки подшипников, которая может возникать внутри 

существующей кинематической схемы привода. В условиях фактического производства и 

испытаний указанный прирост не определяется и не учитывается, а реализуемая при натур-

ных стендовых испытаниях нестабильность величины момента относится на счёт несовер-

шенства или погрешности замера, искажения регистрируемого результата сопутствующим 

вибро-пульсационным режимом работы камеры РА, наличия монтажных или технологиче-

ских погрешностей внутри схемы привода и тому подобных причин. Применительно к ради-

альной нагрузке выявление дополнительной динамической составляющей позволит уточнить 

условия работы подшипников, определить максимальные значения нагружения с уточнением 

и повышением достоверности методики расчёта по моментам трения. 

Для повышения прикладной ценности планируемого исследования целесообразно рас-

смотреть схему привода РА центрального блока РН «Союз-2», которая является одной из са-

мых массовых в современном отечественном ракетостроении. В качестве граничных условий 

принята методика проведения стандартного полноразмерного огневого испытания РА, осу-

ществляемого при заданных угловых перемещениях с фиксированным значением частоты 

(±45° и ~1/3 Гц соответственно). 

Цель работы – определение дополнительной динамической составляющей радиальной 

нагрузки подшипника РА с оценкой её влияния на момент сопротивления подшипника и РА 

в целом. 

 

Определение сил, действующих в рулевом агрегате 

 

Для определения нагрузки на подшипниковую опору со стороны органов управления 

необходимо провести кинематический анализ рычажного механизма, схема которого приве-

дена на рисунке 1. Пружинный механизм в данной схеме необходим для демпфирования сил 

инерции, действующих со стороны рулевого агрегата. 

 

 
 

Рисунок 1 – Кинематическая схема узла качания рулевого агрегата 
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Для удобства решения схема рулевого агрегата разделена на две части (рисунки 2 и 3). 

Реакция 𝑅РА , полученная в первой части схемы, равна по модулю и противоположна по 

направлению усилию 𝐹РА, действующему на вторую часть.  

Запишем уравнение равновесия для системы, изображённой на рисунке 2: 
 

𝑅РА ∙ 𝐿РМ2 +𝑀ПР −𝑀РМ = 0, 

𝑅РА =
𝑀РМ −𝑀ПР

𝐿РМ2
, (1) 

 

где 𝑀РМ − крутящий момент, создаваемый рулевой машиной; 𝐿РМ2  – длина второго плеча 

рулевой машины, 

Так как 𝑀РМ и 𝐿РМ2 заранее известны, для определения 𝑅РА необходимо вычислить мо-

мент создаваемый пружиной 𝑀ПР. 
 

𝑀ПР = 𝐹ПР
` ∙ 𝐿РМ1, (2) 

 

где 𝐹ПР
` − тангенциальная составляющая силы упругости пружины 𝐹ПР, действующей на ру-

левую машину. 

𝐿РМ1 – длина первого плеча рулевой машины. 

 

 

 
Рисунок 2 – Схема ведущей части рулевого агрегата 
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𝐹ПР
` = 𝐹ПР ∙ cos γ , (3) 

 

где γ – угол между 𝐹ПР и 𝐹ПР
` . 

Из треугольника на рисунке 2 видно, что угол 𝛾 можно вычислить как:  
 

𝛾 = 180° −  β − (180° − (180° − 90° − α)) = 90° − β − α , (4) 
 

где β – угол отклонения пружины; α – угол поворота рулевой машины. 

Угол β определим из прямоугольного треугольника 𝐴𝐶𝑂: 
 

tan β =
𝐶𝑂

𝐴𝑂
;  

𝐶𝑂 =  𝐿РМ1 ∙ sin α ; 

𝐴𝑂 = 𝐿ПР0 + (𝐿РМ1 − 𝐿РМ1
` ); 

𝐿РМ1
` = 𝐿РМ1 ∙ cos 𝛼 ; 

𝐴𝑂 = 𝐿ПР0 + (𝐿РМ1 − 𝐿РМ1 ∙ cos α) = 𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α); 

β = atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
) , (5) 

 

где 𝐿ПР0 – длина пружины в начальном положении; 𝐿РМ1
`  – проекция 𝐿РМ1на 𝐴𝐵. 

Подставляя уравнение (5) в (4), получим: 
 

γ(α) = 90° − α − atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
) . (6) 

 

Из закона Гука получим силу упругости пружины: 
 

𝐹ПР = −𝑘 ∙ (𝐿ПР0 − 𝐿ПР(α)), (7) 
 

где 𝑘 – коэффициент жёсткости пружины. 

Из треугольника 𝐴𝐶𝑂 вычислим длину пружины в зависимости от угла поворота руле-

вой машины α: 
 

𝐿ПР(α) = √𝐶𝑂2 + 𝐴𝑂2 = √(𝐿РМ1 ∙ sin α)2 + (𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α))
2
. (8) 

 

Подставляя уравнение (8) в (7), получим зависимость силы упругости пружины от α: 
 

𝐹ПР(α) = 𝑘 (√(𝐿РМ1 ∙ sin α)2 + (𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α))
2
− 𝐿ПР0) . (9) 

 

Путём последовательной подстановки (6), (3) и (2) получим: 
 

𝑀ПР(α) = 𝐹ПР(α) ∙ 𝐿РМ1 ∙ cos (90° − α − atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
)) =

= 𝐹ПР(α) ∙ 𝐿РМ1 ∙ sin (α + atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
)) . 

 

Таким образом, уравнение (1) примет вид: 
 

𝑅РА(α) =
𝑀РМ

𝐿РМ2
− 𝐹ПР(α) ∙

𝐿РМ1
𝐿РМ2

∙ sin (α + atan (
𝐿РМ1 ∙ sin α

𝐿ПР0 + 𝐿РМ1(1 − cos α)
)) . (10) 
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Рисунок 3 – Схема исполнительной части рулевого агрегата 

 

Как видно из рисунка 3, усилие 𝐹РА
`  передаётся через шатун на рычаг рулевого агрегата 

и определяется как: 
 

𝐹РА
` (α) = 𝐹РА(α) ∙ cos α . (11) 

 

Из рисунка 3 определим радиальную силу, действующую на вал рулевого агрегата: 
 

𝐹РА
`` (α) = 𝐹РА

` (α) ∙ cos(90° − α) = 𝐹РА
` (α) ∙ sin(α) =

= 𝐹РА(α) ∙ cos(α) ∙ sin(α) =
1

2
∙ 𝐹РА(α) sin(2α) . (12)

 

 

Используя уравнение (11), получаем: 
 

𝐹РА
` (𝑡) = 𝐹РА(ω𝑡) ∙ cos(ω𝑡). 

 

Для проверки адекватности полученных зависимостей построим зависимость 𝐹РА
`  от 

времени и сравним с экспериментальными данными, полученными при огневом испытании 

рулевого агрегата (рисунок 4). В данном испытании на тягу (см. рисунок 1) был установлен 

тензодатчик, регистрирующий усилие, приходящее с рулевой машины. 
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Рисунок 4 – Сравнение экспериментальных данных с аналитической зависимостью 

 

Исследуя график на рисунке 4, можно сделать вывод о качественном совпадении рас-

чётных значений с экспериментальными данными.  

На рисунке 5 схематично изображён вал рулевого агрегата. Здесь h – расстояние до 

точки приложения нагрузки от исполнительного механизма, H – межопорное расстояние, 

при этом: 

ℎ <
𝐻

2
. 

 

 
Рисунок 5 – Схема вала рулевого агрегата 

 

Из рисунка 5 очевидно, что большее усилие передаётся на опору B, поэтому найдём си-

лу 𝐹𝑟РА, действующую на неё от исполнительного механизма. 

Запишем уравнение равновесия моментов относительно опоры A: 
 

𝑅𝑟РА ∙ 𝐻 − 𝐹РА
`` ∙ (𝐻 − ℎ) = 0, 

 

где 𝑅𝑟РА – реакция опоры B. 
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Тогда 

|𝐹𝑟РА| = |𝑅𝑟РА| =
𝐻 − ℎ

𝐻
𝐹РА
`` = (1 −

ℎ

𝐻
)𝐹РА

`` . 

 

Известно, что помимо рулевого агрегата на опоры действует сила тяги двигателя 𝐹дв. 
На рисунке 6 изображена схема действия сил на опору B. 

 

 
Рисунок 6 – Схема действия сил на опору 

 

После параллельного переноса в радиальной плоскости вала направление 𝐹𝑟РА совпада-

ет с 𝐹РА
`` , а сила тяги двигателя 𝐹дв направлена вдоль оси камеры вверх. 

Для получения суммарной радиальной силы, действующей на подшипник, спроециру-

ем силу 𝐹𝑟РА на оси x и y. 
 

𝐹𝑟РА𝑥 = 𝐹𝑟РА ∙ cos(α + α0) = (1 −
ℎ

𝐻
)𝐹РА

`` sin(α + α0) , (13) 

𝐹𝑟РА𝑦 = 𝐹𝑟РА ∙ sin(α + α0) = (1 −
ℎ

𝐻
)𝐹РА

`` cos(α + α0) , (14) 

 

где 𝛼0 – угол установки рулевого агрегата относительно оси камеры. 

Тогда суммарная радиальная сила: 
 

𝐹𝑟∑ = √𝐹𝑟РА𝑥
2 + (𝐹дв − 𝐹𝑟РА𝑦)

2
. (15) 

 

Подставляя (12) в (13), (14), а затем (13), (14) в (15), получим: 
 

𝐹𝑟∑ =

√
  
  
  
  
  

((1 −
ℎ

𝐻
)𝐹РА(α) sin(2α) sin(α + α0))

2

+

+(𝐹дв − (1 −
ℎ

𝐻
)𝐹РА(α) sin(2α) cos(α + α0))

2
.  

 

Последовательно решая уравнения (9), (10), (11), можно получить суммарную радиаль-

ную нагрузку, действующую на опору рулевого агрегата. 
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Для оценки влияния рулевой машины на радиальную силу найдём ΔF𝑟 = 𝐹𝑟∑ − 𝐹дв  и 

построим график ΔF𝑟 = 𝑓(α). При этом следует учесть, что момент от рулевой машины 𝑀РМ 

может быть как положительным, так и отрицательным, что соответствует прямому и обрат-

ному ходу РА. 

 

 
Рисунок 7 – Изменение радиальной силы 𝐹𝑟, действующей на подшипник 

 в зависимости от угла положения α рулевой машины 

 

Из рисунка 7 видно, что дополнительная сила может как догружать, так и разгружать 

подшипник, при этом максимальное догружение происходит в обратном ходе при  

α = −45° и составляет ΔF𝑟 = 1871 Н. 

 

Заключение 

 

В результате исследований проведён анализ кинематической схемы привода рулевого 

агрегата ЖРД. Получены аналитические зависимости переменного во времени усилия, при-

ходящего на исполнительный элемент рулевого агрегата, которое в последующем было со-

поставлено с аналогичной экспериментальной характеристикой, зарегистрированной при 

полноразмерном огневом испытании. Показано, что дополнительная сила может как догру-

жать, так и разгружать подшипник, при этом максимальное догружение происходит в обрат-

ном ходе при α = −45° и составляет ΔF𝑟 = 1871 Н. Погрешность в определении максималь-

ного усилия аналитическим методом не превысила 6% по сравнению с экспериментальными 

данными. Максимальная погрешность аналитического расчёта по сравнению с эксперимен-

том не превышает 25%. Приведена аналитическая и графическая зависимость нагрузки на 

исполнительный элемент в виде временной функции при заданных угловых скоростях пере-

кладки рулевого агрегата, показан порядок преобразования указанного усилия в радиальную 

нагрузку на подшипник.  
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A brief review of existing and newly developed methods for calculating the friction moment of radial 

bearings of rocking units is given using the most common domestic articulated steering units of liquid-

propellant rocket engines as an example. An analysis of the kinematic diagram of the steering drive is 

carried out, the leading element of which is the shaft of the launch vehicle steering machine. Analytical 

dependencies of the time-varying force coming to the actuator of the steering unit are obtained, which 

were subsequently compared with a similar experimental characteristic recorded during a full-scale fire 

test. An analytical and graphical dependence of the load on the actuator as a time function at specified 

angular velocities of the steering unit shift is given, the procedure for converting this force into a radial 

load on the bearing is shown. The field of application of the obtained refined data in studying the torque 

characteristics of low-speed radial bearings of steering units is determined. 
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