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АНАЛІЗ РОБОТИ ОПОРНИХ ПІДШИПНИКІВ ТУРБОМАШИН  

НА ЕКОЛОГІЧНО ЧИСТИХ РІДИНАХ 
 

Предметом вивчення в статті є питання економічності опор роторів потужних турбоагрегатів і їх 

пожежної безпеки. Поліпшення вказаних показників можливо шляхом заміни в системах змазування 

нафтової олії екологічно чистими рідинами, зокрема, водою або водними розчинами. Основний недолік 

використання води і інших малов'язких водних розчинів для роботи підшипників ковзання полягає в не-

достатньому гідродинамічному ефекті при малих частотах обертання ротора під час пуску і зупинки 

турбіни. Метою цього дослідження є експериментальне вивчення можливості заміни в системах зма-

зування олії на екологічно чисті рідини, зокрема, воду або водні розчини. Задачі дослідження: 1) пере-
конатися, що в робочому діапазоні частот обертання і навантажень підшипник працює в стійкому 

гідродинамічному режимі; 2) показати, що використання системи гідростатичного підйому забезпе-

чує рідинний режим тертя в дослідженому діапазоні навантажень і  швидкостей ковзання; 3) визна-

чити рівень тисків, при яких відбувається спливання ротора. При рішенні поставленої задачі викорис-

товувалися наступні методи. На експериментальному стенді випробовувався  натурний радіальний 

підшипник з бабітовою заливкою робочої поверхні вкладиша. В процесі експерименту варіювалися і ви-

мірювалися наступні параметри: частота обертання ротора, навантаження на підшипник, витрата 

мастильної рідини, температура робочої рідини перед підшипником і на виході з нього, тиск води 

(конденсату) в системі гідропідйому, тиск в мастильному шарі і камерах досліджуваного підшипника. 

Основним параметром (критерієм), по якому оцінювалася працездатність підшипника, була товщина 

мастильного шару робочої рідини. Отримано наступні результати. На першому етапі, коли частота 
обертання ротора дорівнює нулю, визначена величина тиску підводу рідини, яке забезпечує спливання 

валу. На другому етапі встановлена залежність відносного ексцентриситету від частоти обертання 

валу і частота обертання, при якій можливе відключення системи гідропідйому ротора. Висновки. У 

дослідженому діапазоні частот обертання і навантажень підшипник працює в стійкому гідродинамі-

чному режимі. Використання системи гідростатичного підйому забезпечило рідинний режим тертя в 

дослідженому діапазоні швидкостей ковзання (включаючи пуск і зупинку ротора). Температура робо-

чої поверхні підшипника в стійкому гідродинамічному режимі мало залежить від зовнішнього наван-

таження і швидкості ковзання. 
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Вступ 
 

Для опорних вузлів роторів потужних турбоаг-

регатів (наприклад, для турбоагрегатів атомних еле-

ктростанцій (АЕС)) під час їх експлуатації однією із 

найбільш важливих проблем є збільшення економі-

чності опор, а також усунення пожежної небезпеки 

турбоагрегатів. Проблема із підвищенням економіч-

ності опор пов'язана з наступними чинниками: ро-

тори потужних турбоагрегатів мають велику масу – 

8…12 т; діаметри опорних шийок валів становлять 

0,5...0,8 м; швидкості ковзання у підшипнику – 

60...90 м/с, опори змащуються турбінним маслом, 

яке має досить велику в'язкість. Тому втрати потуж-

ності на тертя в підшипниках турбін, які змащують-

ся турбінним маслом, досягають 0,5 % номінальної 

потужності турбоагрегату (наприклад, для АЕС вона 

становить 1000...1300 МВт) [1]. Тому підвищення 

економічності опор, а також усунення пожежної 

небезпеки турбоагрегатів є важливим практичними 

завданнями. 

Одним із напрямків вирішення цих проблем є 

заміна в системах змащування нафтової олії еколо-

гічно чистими рідинами, зокрема, водою або водни-

ми розчинами [2]. Це дозволить виключити витрати 

великої кількості дорогої олії, зменшити втрати тер-

тя, підвищити пожежну та екологічну безпеку на-

вколишнього середовища. 

Однак, при використанні води та водних роз-

чинів необхідно забезпечувати антикорозійний за-

хист матеріалів та антиелектрокорозійний захист 

пар тертя за рахунок спеціальних покриттів або при-

садок [3 – 5]. Крім того, різні варіанти використання 

водних розчинів вимагають при експлуатації відпо-

відних заходів для підтримки стабільності хімічного 

складу і в'язкості рідини, що порушуються з часом 
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внаслідок деструкції довгих молекул мікроорганіз-

мами, дроселювання рідини та високої турбулентно-

сті потоку. 

Втім, основний недолік використання води та 

інших малов'язких водних розчинів для роботи під-

шипників ковзання полягає в недостатньому гідро-

динамічному ефекті при малих частотах обертання 

ротора під час пуску і зупинки турбіни. Тому робота 

підшипника в режимах пуску і валоповороту, а та-

кож при вибігу валопроводу, можлива, зокрема, з 

використанням гідростатичного підйому рото-

ра [6, 7]. При досягненні певної частоти обертання 

ротора гідропідйом відключається, а гідродинаміч-

ний тиск, що розвивається в мастильному шарі під-

шипника, стає достатнім для створення необхідної 

товщини мастильного шару, яка забезпечує надійну 

роботу підшипника [8]. 

В даний час практично всі турбоагрегати вели-

кої потужності оснащені гідростатичними система-

ми підйому ротора [9]. Вони забезпечують гідроста-

тичний спливання ротора в підшипниках і створення 

необхідної товщини мастильного шару при малих 

частотах обертання. Потім, після відключення на 

деякій частоті обертання системи гідростатичного 

підйому ротора, підшипники працюють у гідроди-

намічному режимі при турбулентному або змішано-

му режимі змащувальної рідини [10]. 

Проте  аналіз виконаних досліджень показав, 

що на даний момент відсутні кількісні результати 

залежності товщини змащувальної плівки від пара-

метрів роботи турбоагрегату при використанні ма-

лов'язкої рідини (води) для змазування при різних 

режимах роботи підшипника – гідростатичному і 

гідродинамічному. Тому одержання таких даних 

являє собою актуальне завдання, яке представляє 

собою практичну цінність для забезпечення норма-

льної роботи турбоагрегатів при їх змащуванні ма-

лов'язкими рідинами. 

Виконане дослідження стосується питань за-

безпечення нормальної роботи підшипникових опор 

потужних турбоагрегатів при їх змащуванні водою 

або водними розчинами. 

Метою дослідження було визначення робочих 

параметрів (тиску та частоти обертання ротору), які 

забезпечують необхідну (безпечну) товщину змащу-

вальної плівки в підшипнику, а також фактичну ве-

личину такої плівки. 

 

Методика проведення досліджень 
 

На першому етапі, коли частота обертання валу 

дорівнює нулю, при визначенні основних характе-

ристик гідростатодинамічного підшипника предста-

вляє інтерес величина тиску подачі рідини, яке за-

безпечить спливання валу. На другому етапі визна-

чають частоту обертання, при якій можливе відклю-

чення системи гідропідйому ротора. У цьому випад-

ку розв'язанням задачі є залежність відносного екс-

центриситету від частоти обертання валу. 

Проведено експериментальне дослідження зга-

даних вище характеристик натурного радіального 

підшипника з бабітовою заливкою робочої поверхні 

вкладиша, що працює на воді. Експериментальні 

дослідження проводилися на стенді в лабораторії 

підшипників ВАТ «Турбоатом». Стенд для дослі-

дження радіальних підшипників складається з елек-

тродвигуна, сполучної муфти, мультиплікатора, то-

рсіонного валу та досліджуваної частини установки 

з пристроєм для навантаження. Електродвигун з'єд-

наний з мультиплікатором жорсткою зубчастою 

муфтою, а мультиплікатор з валом установки - тор-

сіонним валом. 

Привід установки здійснювався балансирним 

двигуном постійного струму типу МПБ-55/34 поту-

жністю 730 кВт і номінальною частотою обертання 

3000 хв-1. Ротор експериментальної установки має 

три шийки. Двома крайніми він спирається на штат-

ні радіальні підшипники ковзання, а середня оберта-

ється у вкладиші підшипника, що досліджується. 

Штатні підшипники змащуються турбінним маслом 

ТП-22. Досліджуваний підшипник є штатний вкла-

диш діаметром 420 мм, який широко застосовувався 

як опора на ряді турбін турбоагрегатів ТЕС та АЕС, 

що випускалися ВАТ «Турбоатом». Внутрішня по-

верхня вкладиша виконана циліндричною з діамет-

ром 420,4 мм, ширина підшипника 336 мм, радіаль-

ний зазор - 0,21 мм. Корпус досліджуваного підши-

пника являє собою сталевий барабан з торцевими 

кришками і має горизонтальний роз'єм. Усередині 

корпусу встановлений досліджуваний підшипник. 

Система змащення досліджуваного підшипника 

– автономна. Робоча рідина з окремого бака за до-

помогою відцентрового насоса подається на вхід у 

підшипник по перепускному каналу, виконаному в 

корпусі підшипника. З експериментальної установки 

робоча рідина зливається в мірний бак, а потім – в 

основний бак. 

Для забезпечення роботи підшипника в режимі 

гідростатичного підйому експериментальна устано-

вка була оснащена додатковою системою живлення 

високого тиску. Основним елементом її є насос ви-

сокого тиску типу УН100/320, що забезпечує витра-

ту води до 6 м3/год при тиску до 32 МПа. Для робо-

ти в режимі гідропідйому підшипник був доопра-

цьований - на поверхні вкладиша виконані чотири 

камери прямокутної форми 50×50 мм (рис. 1) під 

кутом 30о від вертикалі. 

У нижній половині вкладиша виконані канали 

для підведення води високого тиску в камери під-

шипника. До корпусу підшипника вода подавалась 
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по двох трубопроводах, в які вмонтовані компенсу-

ючі елементи - гідравлічні дроселі у вигляді тонких 

трубок внутрішнім діаметром 10 мм і довжиною  

1,4 м. Тиск води на вході в підшипнику контролю-

валося манометром. 

 

 
Рис. 1. Схема підшипника: 

а, б – камери гідропідйому,  

1-7 ‒ точки заміру тиску 

 

У процесі експерименту варіювалися і вимірю-

валися наступні параметри: частота обертання рото-

ра, навантаження на підшипник, витрата мастильної 

рідини, температура робочої рідини перед підшип-

ником і на виході з нього, тиск води (конденсату) у 

системі гідропідйому, тиск у мастильному шарі та 

камері досліджуваного підшипника. 

Температура бабіту несучого вкладиша конт-

ролювалася термопарами ХК діаметром 0,5 мм, 

встановленими з двох сторін на відстані 50 мм від 

торців по 6 шт. у кожному ряду. Гідродинамічний 

тиск у несучому шарі контролювався зразковими 

манометрами. На робочій поверхні вкладиша в се-

редньому його перерізі було розташовано 7 точок 

контролю (див. рис. 1). 

Основним параметром (критерієм), за яким 

оцінювалася працездатність підшипника, була тов-

щина мастильного шару робочої рідини. Для її ви-

значення використовувався вимірювальний ком-

плекс, до складу якого входили спеціальні індукти-

вні датчики, підсилювач-перетворювач та прилад 

для реєстрації – електронний осцилограф. Датчики 

встановлювалися у спеціальних кронштейнах у вер-

тикальній та горизонтальній площинках. 

 

Аналіз результатів 
 

Розглянемо деякі найхарактерніші результати 

дослідів. На першому етапі досліджено працездат-

ність підшипника в діапазоні частот від 33 с-1 до 

нуля, коли необхідно забезпечити гідростатичний 

підйом ротора (рис. 2). При частоті обертання 33 с-1 

в камеру гідропідйомника подавалась вода під тис-

ком 2,0 МПа, що призвело до збільшення товщини 

мастильного шару з 30 до 93 мкм при навантаженні 

200 кН. Наявність гідропід'єму дозволила здійснити 

плавну зупинку ротора установки. Так, при частоті 

обертання 12 с-1 товщина мастильного шару склала 

60 мкм, а при 5 с-1 – 53 мкм. При повному зупиненні 

ротора установки та зовнішньому навантаженні, що 

дорівнює 200 кН, спливання шийки валу становило 

50 мкм при тиску живлення на вході 4,0 МПа. 

 

 

 

Рис. 2. Вплив частоти обертання валу на товщину 

мастильного шару при гідростатичному режимі  

роботи під навантаженням F = 150 кН 

 

На рис. 3 показані залежності товщини несучо-

го шару h від частоти обертання f валу при роботі 

підшипника в гідродинамічному режимі.  

При зниженні частоти обертання з 50 до 33 с-1 

товщина мастильного шару спочатку плавно, а по-

тім різко зменшується з 90 до 40 мкм і має тенден-

цію до подальшого зменшення.  

На другому етапі також були проведені експе-

риментальні дослідження з визначення працездатно-

сті підшипника в гідродинамічному режимі в діапа-

зоні частот обертання 33...50 с-1 і навантаженнях 

50...200 кН. На рис. 4 наведені криві розподілу гід-

родинамічного тиску в несучому шарі підшипника 
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при частоті обертання 50 с-1 та різних навантажен-

нях. 
 

 
 

Рис. 3. Вплив частоти обертання валу  

на товщину мастильного шару  

при гідродинамічному режимі роботи 

(○ ‒ F = 50 кН, □ ‒ F = 100 кН, ◊ ‒ F = 150 кН) 

 

 
 

Рис. 4. Вплив зовнішнього навантаження F  

на розподіл гідродинамічного 

тиску в мастильному шарі  

при частоті обертання валу 50 с-1 

(○ ‒ F = 50 кН, □ ‒ F = 100 кН, ◊ ‒ F = 150 кН,  

Δ ‒ F = 200 кН, x ‒ F = 250 кН) 
 

На рис. 5 показано епюру розподілу тиску в 

середньому перерізі мастильного шару радіального 

підшипника неповного охоплення в режимі 

гідропідйому (крива 1) при тиску живлення 1,6 МПа 

та гідродинамічному режимі, коли система 

гідропідйому була відключена (крива 2). 

Дослідження виконані при частоті обертання валу 

33 с-1. 

Аналіз епюр тиску показує, що на розподіл гід-

родинамічного тиску істотно впливають гідродина-

мічні та гідростатичні ефекти. При малих значеннях 

частоти обертання (до 5 с-1) тиск у середньому по 

довжині несучого шару переріз підшипника близь-

кий до тиску в камерах. Зі зростанням окружних 

швидкостей епюри тиску близькі до характеристик 

гідродинамічних підшипників, що свідчить про гід-

родинамічний характер роботи підшипника при вка-

заних параметрах. 

Крім того, результати досліджень показали, що 

рівень температур робочої поверхні підшипника при 

роботі на воді (конденсаті) у стійкому гідродинамі-

чному режимі малою мірою залежить від наванта-

ження та швидкості ковзання. Підвищення темпера-

тури на зливі у дослідженому діапазоні навантажень 

та швидкостей не перевищувало 5…7 °С. 

Висновки 

1. Експериментально визначений тиск у серед-

ньому перерізі мастильного шару підшипника змі-

нюється за характерним для гідродинамічних опор 

законом [11, 12]. Результати дослідів свідчать про 

те, що у вказаному діапазоні частот обертання та 

навантажень підшипник працює у стійкому гідро-

динамічному режимі. 

 
 

Рис. 5. Епюри розподілу тиску в мастильному шарі при частоті 33 с-1 

(1 – режим гідропідйому; 2 – гідродинамічний режим) 
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2. Виконані дослідження показали стійку робо-

ту на воді натурного підшипника турбіни в гідроди-

намічному режимі в досліджуваному діапазоні шви-

дкостей ковзання. 

3. Використання системи гідростатичного під-

йому дозволило забезпечити зупинку ротора при 

наявності рідинного режиму тертя під навантажен-

ням (200 кН) у дослідженому діапазоні швидкостей 

ковзання (0...45 м/с). 

4 Температура робочої поверхні підшипника 

при роботі на воді у стійкому гідродинамічному 

режимі і при товщині несучого шару 90...100 мкм 

мало залежить від зовнішнього навантаження і шви-

дкості ковзання [13]. 

Одержані результати вперше дають кількісні 

результати залежності товщини змащувальної плів-

ки від параметрів роботи турбоагрегату при викори-

станні малов'язкої рідини (води) для змазування при 

різних режимах роботи підшипника – гідростатич-

ному і гідродинамічному. 

 

Напрямок подальших досліджень 
 

В подальшому встановлений в результаті дос-

лідження факт задовільної роботи випробуваного 

підшипника на воді дозволяє перейти до розрахунку 

його інтегральних характеристик з використанням 

відомих методик [14]. При цьому слід врахувати, що 

традиційні методи розрахунку таких опор, засновані 

на ламінарному перебігу рідини, що змащує в зазорі 

підшипника, є непридатними. І тут рівняння Рейно-

льдса має бути узагальнено з урахуванням турбуле-

нтної течії рідини [15]. 
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АНАЛИЗ РАБОТЫ ОПОРНЫХ ПОДШИПНИКОВ ТУРБОМАШИН  

НА ЭКОЛОГИЧЕСКИ ЧИСТЫХ ЖИДКОСТЯХ 

В. Н. Доценко, Ю. В. Ковеза, В. В. Усик 

Предметом изучения в статье являются вопросы экономичности опор роторов мощных турбоагрегатов 

и их пожарной безопасности. Улучшение указанных показателей возможно путем замены в системах смазы-

вания нефтяного масла экологически чистыми жидкостями, например, водой или водными растворами. Ос-

новной недостаток использования воды и других маловязких водных растворов для работы подшипников 

скольжения состоит в недостаточном гидродинамическом эффекте при малых частотах вращения ротора 

при пуске и остановке турбины. Целью этого исследования является экспериментальное изучение возмож-

ности замены в системах смазывания масла экологически чистыми жидкостями, в частности, водой или 

водными растворами. Задачи исследования: 1) убедиться, что в рабочем диапазоне частот вращения и 

нагрузок подшипник работает в устойчивом гидродинамическом режиме; 2) показать, что использование 

системы гидростатического подъема обеспечивает жидкостный режим трения в исследованном диапазоне 

нагрузок и скоростей скольжения; 3) определить уровень давлений, при которых происходит всплытие ро-

тора. При решении поставленной задачи использовались следующие методы. На экспериментальном стенде 

испытывался натурный радиальный подшипник с баббитной заливкой рабочей поверхности вкладыша. В 

процессе эксперимента варьировались и измерялись следующие параметры: частота вращения ротора, 

нагрузка на подшипник, расход смазочной жидкости, температура рабочей жидкости перед подшипником и 

на выходе из него, давление воды (конденсата) в системе гидроподъема, давление в смазочном слое и каме-

рах исследуемого подшипника. Основным параметром, по которому оценивалась работоспособность под-

шипника, была толщина смазочного слоя рабочей жидкости. Получены следующие результаты. На первом 

этапе, когда частота вращения ротора равна нулю, определена величина давления подвода жидкости, обес-

печивающая всплытие вала. На втором этапе установлена зависимость относительного эксцентриситета от 

частоты вращения вала и частота вращения, при которой возможно отключение гидроподъема системы ро-

тора. Выводы. В исследованном диапазоне частот вращения и нагрузки подшипник работает в устойчивом 

гидродинамическом режиме. Использование системы гидростатического подъема обеспечило жидкостный 

режим трения в исследованном диапазоне скоростей скольжения (включая пуск и остановку ротора). Темпе-

ратура рабочей поверхности подшипника в устойчивом гидродинамическом режиме практически не зависит 

от внешней нагрузки и скорости скольжения. 

Ключевые слова: радиальный подшипник скольжения; смазка водой; экспериментальное исследова-

ние. 

 

ANALYSIS OF THE OPERATION OF THRUST BEARINGS OF TURBOMACHINES  

ON ENVIRONMENTALLY ADAPTIVE LUBRICANT 

Vladimir Dotsenko, Yurii Koveza, Viktor Usik 

The subject of study in this article is the cost-effectiveness of the rotors of powerful turbines and their fire 

safety. Improvement of these indicators is possible by replacing oil lubrication systems with environmentally adap-

tive lubricants (EAL), in particular water or aqueous solutions. The main disadvantage of using water and other low-

viscosity aqueous solutions for operating plain bearings is the lack of a hydrodynamic effect at low speeds of the 

rotor during start and stop of the turbine. The current study experimentally studies the possibility of replacing oil 

lubrication systems with EAL, in particular water or aqueous solutions. The objectives of the study: 1) to ensure that 

in the operating range of speeds and loads, the bearing operates in a stable hydrodynamic mode; 2) show that the use 

of a hydrostatic lifting system provides a liquid mode of friction in the range under study of loads and sliding 

speeds; 3) to determine the level of pressures at which the rotor rises. When solving this problem, the following 

methods were used. On the experimental stand, a full-scale radial bearing with babbitt filling of the working surface 

of the liner was tested. During the experiment, the following parameters were varied and measured: rotor speed, 

bearing load, lubricant consumption, working fluid temperature in front of and out of the bearing, water pressure 

(condensate) in the hydraulic system, pressure in the lubricating layer and chambers of the bearing. The main pa-

rameter by which the efficiency of the bearing was evaluated was the thickness of the lubricating layer of the work-

ing fluid. The following results were obtained. In the first stage, when the speed of the rotor is zero, the value of the 

pressure of the fluid supply, which ensures the emergence of the shaft. In the second stage, the dependence of the 

relative eccentricity on the shaft speed and the speed at which it is possible to turn off the rotor lifting system. Con-

clusions. In the investigated range of speed and loads, the bearing operated in a stable hydrodynamic mode. The use 
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of a hydrostatic lifting system provided a liquid mode of friction in the range under study of sliding speeds (includ-

ing starting and stopping the rotor). The temperature of the working surface of the bearing in a stable hydrodynamic 

mode depends little on the external load and sliding speed. 

Keywords: radial plain bearing; water lubrication; experimental research. 
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