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В настоящее время широкое применение на�
шли газоперекачивающие агрегаты (ГПА), вы�
полненные с применением в качестве привода
конвертированных ГТД. Один из примеров та�
ких ГПА � семейство приводов НК�14СТ ОАО
“СКБМ”, выполненных на базе авиационного
двигателя НК�12.

Одно из основных требований к авиацион�
ным приводам со стороны ГАЗПРОМа – это по�
вышенный ресурс. Значительным условием
обеспечения заданного ресурса ГПА является
уровень вибрации при вынужденных колебани�
ях валов. Штатная конструкция узла свободной
турбины (СТ) весьма чувствительна к измене�
ниям дисбаланса, которые могут возникнуть в
процессе сборки и эксплуатации. Это было под�
тверждено стендовыми испытаниями и эксплу�
атацией ГТД. Мероприятия по устранению по�
вышенной вибрации, сводящиеся к увеличению
точности изготовления дисков и вала СТ, а так�
же точности и качества балансировки, не всегда
дают желаемый результат. Для кардинального
увеличения жизненного цикла ГПА предлагает�
ся смена традиционно применяемых в авиации
подшипников качения в опорах СТ. Альтерна�
тивным вариантом опор могут стать широко рас�
пространенные в энергетическом машинострое�
нии опоры скольжения, имеющие высокий ре�
сурс. Поэтому в статье рассматривается
возможность использования в качестве опор под�
шипников скольжения.

РАСЧЕТ РАДИАЛЬНЫХ ОПОР

При расчете подшипников в процессе их про�
ектирования обычно задают общую нагрузку на

подшипник W  и скорость вращения вала, а так�
же оговаривают сорт масла и его температуру в
системе маслоснабжения. Диаметр шейки вала
d , длина l  рабочей части вкладыша задают кон�
структивно. Они не относятся к числу величин,
которыми можно варьировать в широких преде�
лах. Для определения  нагрузки составим расчет�
ную схему ротора СТ (рис. 1).

Усилия на передний подшипник, исходя из
максимального нагружения опоры, определяем
по формуле:
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Рис. 1. Расчетная схема ротора СТ
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где мНD ⋅⋅= −2
1 105,0 – максимальная ожида�

емая разбалансировка двух  колес турбины;
секрадn /890=  – максимальная угловая ско�

рость вращения ротора СТ, 
g
nDPВ

2
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лансная нагрузка от неуравновешенности транс�
миссии, мНD ⋅⋅= −2

2 1019,0 – суммарный дис�
баланс втулки и трансмиссии;с  – расстояние,
взятое из расчетной схемы);
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Составляя аналогичным образом  уравнение
для поиска ВR , решаем задачу определения ис�
ходных нагрузок на подшипники скольжения.
После подстановки всех данных получаем:

НWRНWR ВA 4081;7363 21 ==== .
В качестве радиальных опор скольжения

выбираем подшипники с самоустанавливающи�
мися вкладышами, имеющими ряд преимуществ.
В отличие от традиционных подшипников с не�
подвижными вкладышами они не только не спо�
собны возбуждать и поддерживать автоколеба�
ния быстровращающихся роторов на смазочной
пленке, но и обладают высокими стабилизиру�
ющими свойствами, в ряде случаев позволяющи�
ми преодолеть неустойчивость, вызываемую вне�
шними циркуляционными силами. Кроме того,
они способны компенсировать перекосы вала,
обладают меньшими потерями на трение при
индивидуальном маслоснабжении вкладышей. В
турбостроении применяют подшипники с шес�
тью, пятью или с четырьмя вкладышами (рис. 2).

Рассмотрим подшипник с самоустанавлива�
ющимися вкладышами (рис. 3) и его основные
характеристики. Расположение шарниров отно�
сительно входной кромки вкладыша характери�
зуется коэффициентом kkk αγν = ( kγ  – угол
расположения шарнира вкладыша,  kα  – угол
охвата вкладыша), а смещение центра кривизны
каждого вкладыша относительно центра под�
шипника характеризуется коэффициентом фор�
мы kkkk RRm εε −−= , где kk OO=ε – сме�

щение центра кривизны вкладыша относитель�
но центра подшипника; kR  – радиус расточки
вкладыша; R  – радиус шейка вала.

Важным параметром является относитель�
ная длина подшипника dl=λ .

При определении основных конструктивных
и эксплуатационных параметров подшипника
[2] основную роль играют тепловыделение и теп�
лоотвод, которыми характеризуется средняя
температура смазочного слоя и соответствующая
ей средняя по слою вязкость масла. Поэтому при
расчете подшипника нахождению рабочих  па�
раметров предшествует тепловой расчет под�
шипника, проводимый в несколько итераций для
достижения теплового баланса:

( ) CPCPt μμ = ,

где CPμ – динамическая вязкость смазки при
произвольно выбранной начальной средней тем�
пературе смазочного слоя, секПа ⋅ ; ( )CPtμ � ди�
намическая вязкость смазки при  средней расчет�

ной температуре; ∑
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Δ
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личество вкладышей; СССЛ tttt +−= )(5,00 –
температура смазки в межвкладышном про�
странстве, С0  ( СtСЛ

050= – температура смаз�
ки при сливе из кожуха подшипника,

СtС
040=  – температура смазки в системе);

Tk
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t 2ρψ

ωμξ
=Δ  – приращение температуры в

смазочном слое k�го вкладыша, где

Рис. 2. Схемы подшипников
с самоустанавливающимися вкладышами
а – с четырьмя вкладышами; б – с пятью
вкладышами; в – с шестью вкладышами

Рис. 3. Расчетная схема подшипника
с самоустанавливающимися вкладышами
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)/(, 0 СкгДжС ⋅  – удельная теплоемкость
смазки; 3/, мкгρ  – плотность смазки при CPt ;

d⋅
Δ

=
5,0

ψ – относительный зазор ( м,Δ  – ра�

диальный зазор); секрад /,ω � частота враще�
ния вала; kξ  – коэффициент потерь мощности на
трение в смазочном слое k�го вкладыша и Tkq  –
коэффициент торцового расхода смазки k�го
вкладыша – находят линейной интерполяци�
ей данных из таб. 1�5 [2] по виду подшипника
и значению коэффициента нагруженности

CPdl
W

μω
ψζ
⋅⋅⋅

⋅
=

2

).

После завершения итерационного процесса
определяют номинальный расход смазки, секм3 :

∑
=⋅

⋅⋅⋅
=

s

k
BXkq

s
dlQ

1

2

4
ωψ

,

где BXkq – коэффициент расхода смазки на вход�
ной кромке k�го вкладыша – находят линейной
интерполяцией данных из таб. 1�5 [2] по виду
подшипника и значению коэффициента нагру�
женности.

Потери мощности на трение, кВт :

∑
=⋅

⋅⋅⋅
=
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k
k

CP dl
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22

4
ξ

ψ
ωμ

.

Минимальная толщина смазочного слоя, мм :

2
10 min

3

min
hd

H
⋅⋅⋅

=
ψ

,

где minh – коэффициент безразмерной толщины
смазочного слоя – находят линейной интерпо�
ляцией данных из таб. 1�5 [2] по виду подшип�
ника и значению коэффициента нагруженности.

ВЫБОР ОПТИМАЛЬНОГО РАДИАЛЬНОГО
ПОДШИПНИКА ДЛЯ ОПОР СТ

Для минимизации переделок существующей
конструкции опоры СТ из всего множества па�
раметров при проведении оптимизации рабочих
характеристик подшипников можно варьировать
значения коэффициента kν , угла kα , а также
количество и расположение вкладышей. Резуль�
таты проведенных при различных комбинациях
параметров расчетов приведены в табл. 1�3, а на
рис. 4�5 представлены графики параметров по
усредненным значениям опор.

Проводя анализ полученных рабочих характе�
ристик подшипников, делаем следующие выводы:

1.Угол вкладыша kα не влияет на характери�
стики подшипников;

2. Коэффициент относительного расположе�
ния шарнира kν при своем увеличении дает сни�
жение средней температуры (положительный
эффект) и увеличение расхода масла (отрица�
тельный эффект);

3. Увеличение количества вкладышей не име�
ет ярко выраженных отрицательных и положи�

Таблица 3. Результаты расчетов

Таблица 1. Результаты расчетов

Таблица 2. Результаты расчетов

Рис. 4. Зависимость основных параметров
от s при 55,0=kν



167

Механика и машиностроение

тельных эффектов и должно рассматриваться с
точки зрения конструктивной сложности;

4. Рассмотрение рабочих характеристик под�
шипников целесообразнее проводить совместно
с их динамическими параметрами.

РАСЧЕТ ОСЕВОЙ ОПОРЫ

Проектирование упорного подшипника
скольжения начинаем с определения  нагрузок
на него. Для этого составим расчетную схему
ротора СТ (рис. 6). Исходные данные для вычис�
ления осевой силы взяты из газодинамического
расчета двигателя НК�14СТ�10, а распределение
статических давлений iP  по тракту турбины по�
лучено по результатам расчета характеристик
турбины на среднем диаметре.

Площадь контрольного участка:

( )22
iMINiMAXi RRF −= π .

Осевое усилие на участке (с учетом знака):

iiiOC PFP ⋅= .

Суммарное осевое усилие:

∑
=

Σ =
16

1i
iOCPP .

Произведя необходимые вычисления и
подстановки,  получаем осевую силу,  действу�

ющую на ротор СТ двигателя НК�14СТ�10,
кНWP 9,63==Σ .

Для снижения осевой силы на двигателе пре�
дусмотрена разгрузочная полость, в которую
подается воздух из ресивера картера турбины.
Требуемое давление в разгрузочной полости
обеспечивается дросселирующей шайбой. По
статистике испытаний серийных двигателей НК�
14СТ можно обеспечить на номинальном режи�
ме величину осевой силы не более 18кН. Нали�
чие разгрузочной полости на серийных двигате�
лях диктовалось необходимостью снижения
чрезмерной осевой силы для увеличения долго�
вечности шарикового радиально�упорного под�
шипника А176130Р2. В нашем случае при про�
ектировании упорного подшипника скольжения
целесообразно проводить расчеты на полное осе�
вое усилие, что позволит отказаться от системы
разгрузки и тем самым упростит изделие в це�
лом. В том случае, если проведенные расчеты
покажут неприемлемое увеличение габаритов
проектируемого  подшипника, система разгруз�
ки может помочь привести геометрические па�
раметры в соответствии с  существующими кор�
пусными конструкциями.

Надежность работы осевого подшипника за�
висит от осевого усилия, а также от конструктив�
ных особенностей и организации маслоснабже�
ния. Среди конструктивных факторов, опреде�
ляющих несущую способность осевого
подшипника, важнейшими являются устройство
колодок, вид опоры и ее положение по длине ко�
лодки, распределение нагрузок по колодкам и
материал колодки. Кроме того, конструкция осе�
вого подшипника должна обеспечивать распре�
деление нагрузки на все колодки с учетом воз�
можного отклонения гребня о время работы от
положения его в состоянии покоя. В турбоагре�
гатах для  этого чаще всего применяют подшип�
ники с рычажной уравнительной системой Кин�
гсбери (рис. 7).

Достоинством подшипника Кингсбери явля�
ется способность выравнивать нагрузки по от�
дельным колодкам, но при этом он сложнее по
конструкции; его рычажная система должна
быть тщательно спрофилирована и изготовлена
с повышенной точностью. Произвольное профи�
лирование поверхностей рычажной системы
приводит к тому, что даже при незначительных
перекосах упорного диска концы сухарей, упи�
раясь в обойму или колодки, не позволяют пос�
ледним перекашиваться. В результате подшип�
ник становится жестким даже при малых пере�
косах упорного диска.

Для увеличения чувствительности выравни�
вающего устройства сила трения должна быть
минимальной, для чего плечи рычагов верхнего

Рис. 5. Зависимость основных параметров
от s при 65,0=kν

Рис. 6. К расчету осевого усилия
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и нижнего ряда стараются делать одинаковыми,
т.е. выполняют условие 11 , bbaa == .

Так же как и в радиальных опорах, осевой
подшипник работает в условиях, когда становит�
ся существенной теплопередача из слоя смазки
в упорный гребень и колодки [3]. Расчет осевого
подшипника начинается определением динами�
ческой вязкости масла:

( )0tf=μ ,

где μ – динамическая вязкость смазки при на�
чальной температуре 0t смазочного слоя;

Масштабное давление, Па :

Б
DC

p
смаз

C

⋅⋅
⋅⋅⋅⋅

=
λ

ωμρ
4

22

0 ,

где ( )215,0 DDDC +=  – средний диаметр ко�
лодки м,  ( 1D  – внутренний диаметр колод�
ки,  2D  =  нар ужный  диамет р колодки );

)(, 0СмВтсмаз ⋅λ  – коэффициент теплопро�
водности смазки; Б  – безразмерный коэф�
фициент зависящий от условий работы и от�
ношения bl ( )(5,0 12 DDb −=  – длина ко�
лодки , м ;  )05,0()5,0( CC DDl ⋅⋅−⋅⋅= θθ  –
средняя ширина колодки, м ; рад,θ  � угол
раствора колодки).

Вычитаемое в формуле определения l назы�
вается длиной заходного скоса 1l  (рис. 8). Ее вве�
дение в конструкцию колодки исключает завих�
рения масла на входе в клин, местные пониже�
ния давления и застойные зоны перед колодкой,
что приводит к улучшению температурного ре�
жима всей колодки.

Рис. 7. Рычажная уравнительная система Кинсберри

Коэффициент нагруженности в данном слу�
чае имеет вид:

μω
ζ

⋅⋅⋅⋅
=

bln
W

,

где n  � количество колодок.
Коэффициент потерь в смазочном слое ξ ,

коэффициент расхода через входную кромку

BXq , характеристическое число подшипника 
−

A
– определяются по таблицам 28�30 [3] по коэф�
фициенту нагруженности в зависимости от па�
раметра Б и коэффициента уклона колодки

5,3...5,2=hβ .
Минимальная толщина смазочного слоя м, :

02

1

pA

Dl
h C

h
MIN

⋅⋅

⋅⋅⋅
⋅= −

ωμ
β .

Гидродинамические потери, кВт :

ξμω ⋅⋅⋅⋅⋅= nlDN C
22 .

Дисковые потери, кВт :

)5(10173,1 0
436 HDDN CCD +⋅⋅⋅⋅= − ωρ ,

где 0H  � толщина основания колодки, м.
Суммарные потери, кВт :

DNNN +=Σ .

Полный расход смазки, см3 :

BXC qnlDQ ⋅⋅⋅⋅= ω25,0 .

ВЫБОР ОПТИМАЛЬНОГО ОСЕВОГО
ПОДШИПНИКА ДЛЯ СТ

Как и для радиальных опор,  при проведении
оптимизации рабочих характеристик подшипни�
ков можно подбирать значения коэффициента
уклона колодки hβ ,  количество колодок

12...8=n  и угол раствора колодки θ .
Результаты проведенных при различных

комбинациях параметров расчетов представле�
ны в табл. 4.

 Проводя анализ полученных рабочих характе�
ристик подшипника, делаем следующие выводы:Рис. 8. Приемный скос колодки
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1.Угол колодки при увеличении приводит к
существенному увеличению расхода смазки;

2. Коэффициент уклона колодки при своем
увеличении дает незначительное снижение сред�
ней температуры (положительный эффект) и уве�
личение расхода масла (отрицательный эффект);

3. Увеличение количества колодок приводит
к ухудшению рабочих параметров;

4. Применение системы разгрузки от осевых
сил нецелесообразно в силу полученной при всех
расчетах на кНWP 9,63==Σ незначительной
величины коэффициента нагруженности (на
нижней границе допустимых значений для тур�
бомашин [3]). Попытка работы с учетом этой
системы может привести к существенной раз�
грузке отдельных колодок и возникновению ав�
токолебаний (потеря устойчивости и осевая виб�

Таблица 4. Результаты расчетов
рация), что объясняется наличием погрешностей
изготовления и эксплуатации.

ВЫВОДЫ

1. Предложена конструкция радиальных
подшипников скольжения с самоустанавливаю�
щимися вкладышами и осевого подшипника с
рычажной выравнивающей системой колодок,
которая вписывается в штатную конструкцию
опоры СТ с минимальными доработками.

2. Определены  и оптимизированы рабочие
характеристики всех подшипников, обеспечива�
ющие нормальный температурный режим смаз�
ки (исключающей ее преждевременное старе�
ние), незначительные потери мощности и доста�
точную толщину масляной пленки.

3. Суммарный расход масла на все под�
ши пни ки  п р ед усм от р ен в  ко ли ч ест ве

лQQQQ осевойрадиалрадиал 10221 ≈++=Σ
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