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ВВЕДЕНИЕ 

Актуальность темы исследования. Важнейшими характеристиками паровых тур-

бин, оказывающими влияние на маржинальность (доходность) эксплуатации электро-

станций, наряду с экономичностью проточной части, являются их надёжность и манев-

ренность. Вопросы маневренности и надёжности работы турбоагрегатов [1 - 11] рассмат-

риваются обычно с точки зрения их теплового и вибрационного состояния. Тепловое со-

стояние является основным фактором, определяющим предельные возможности измене-

ния нагрузки [12]. Также немаловажную роль в обеспечении маневренности паровых тур-

бин, т.е. способности изменять нагрузку в процессе работы, играет нормальная работа и 

взаимодействие элементов системы тепловых расширений турбины. В процессе пуска 

турбины и её работы, при изменении теплового состояния, изменяются размеры деталей 

статора и размеры ротора. Задачей организации тепловых расширений турбины является 

сохранение в допустимых пределах взаимного положения роторных и статорных деталей 

турбины. Систему тепловых расширений турбины условно можно разделить на две си-

стемы: систему тепловых расширений корпусов статора, опирающихся непосредственно 

на фундамент и на систему тепловых перемещений выносных корпусов подшипников 

(СТП). Фактические возможности изменения нагрузки турбоагрегата определяются, как 

показано в «Первоочередных задачах технической диагностики для паротурбинных уста-

новок и котлов ТЭС» и ряде других работ [1 - 18], его вибрационным состоянием. Изме-

нение вибрационного состояния турбоагрегата тесно связано с изменением теплового со-

стояния цилиндров турбины. Именно изменение теплового состояния цилиндров тур-

бины вызывает перемещения выносных корпусов подшипников. Затруднения в переме-

щении выносных корпусов подшипников приводят к расцентровкам (изменениям взаим-

ного высотного положения) опор валопровода и, соответственно, к нарушениям вибраци-

онного состояния турбоагрегата [19]. Связанные с затруднёнными перемещениями вы-

носных корпусов подшипников расцентровки валопроводов вызывают также износ ради-

альных и осевых уплотнений (снижение экономичности проточной части), поломку со-

единительных болтов муфт, повреждения подшипников. Таким образом, нарушение нор-

мального процесса тепловых перемещений приводит к увеличению времени пуска тур-

бины, дополнительным неплановым пускам и остановам, ограничению мощности агре-

гата, и, как следствие - к перерасходу топлива на ТЭС. 
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Проблемы тепловых перемещений корпусов подшипников наблюдались ещё на 

турбинах малой мощности в начале ХХ века, о чем свидетельствуют рекомендации по 

нормализации тепловых расширений, предложенные Лосевым С.М. в книге «Паровые 

турбины и конденсационные устройства» (НКТП СССР, ОНТИ М.-Л. 1937 г.). С увели-

чением размеров и количества цилиндров паровых турбин, связанных с ростом единич-

ной мощности турбин, проблемы, связанные с нарушениями в работе систем тепловых 

расширений, стали проявляться более остро [18]. 

В отечественной электроэнергетике проблемы затруднённых тепловых перемеще-

ний выносных корпусов подшипников особенно остро проявились в конце 80-х, 90-х го-

дов XX века. Произошедшие структурные изменения в экономике России, продолжав-

шийся длительное время спад производства вызвали значительное сокращение потребле-

ния тепловой и электрической энергии, что привело к частым пускам, остановам и работе 

на переменных режимах турбин большой (100 МВт и более) единичной мощности, про-

ектировавшихся для работы в базовом режиме. Последующий рост потребления и произ-

водства электроэнергии в условиях реформы электроэнергетики и изменения правил 

рынка электроэнергии не привёл к существенному изменению новых условий работы тур-

бин. Новые условия работы турбин, проектировавшихся для работы в базовом режиме, 

предъявили повышенные требования к их маневренности, готовности к несению, быст-

рому набору и сбросу нагрузки, как электрической, так и тепловой (для теплофикацион-

ных турбин). Соответственно и вопросы обеспечения тепловых перемещений выносных 

корпусов подшипников не утратили своей актуальности. 

Кроме того, необходимо отметить, что исследования в области повышения манев-

ренности активно внедряемых в последнее время в энергетике парогазовых установок 

(ПГУ) показывают, что их маневренность во многом определяется маневренностью паро-

вых турбин, входящих в состав установки [20]. И с этой точки зрения вопросы обеспече-

ния нормальной работы систем тепловых расширений паровых турбин также являются 

актуальными. 

Степень разработанности проблемы исследования 

Проблеме нормализации тепловых перемещений выносных корпусов подшипни-

ков паровых турбин средней и большой мощности посвящено большое количество работ, 

выполненных различными организациями (ОРГРЭС, ВТИ, ЦКТИ, МЭИ и др.) и 
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заводами-изготовителями паровых турбин. В работах ВТИ (Авруцкий Г. Д., Дон Э.А. и 

др.) для нормализации тепловых перемещений предложены мероприятия по снижению 

коэффициента трения на контактных поверхностях СТП за счёт применения различных 

антифрикционных покрытий [21 - 26]. Аналогичный подход к нормализации тепловых 

перемещений выносных корпусов подшипников применен ОАО «Белэнергоремналадка» 

(Республика Беларусь) [27], а также рядом зарубежных фирм (Siemens, Alstom и др.) [28]. 

Специалистами ЦКТИ (Хоменок Л.А., Шаргородский В.С, Розенберг С.Ш. и др.) выпол-

нен большой комплекс работ по исследованию взаимодействия элементов традиционных 

СТП [29 - 33]. Результаты исследований подтвердили, что одними из причин затруднений 

в работе СТП являются температурные перекосы по фланцам цилиндров турбины и за-

клинивания в поперечных шпоночных соединениях цилиндров турбин и выносных кор-

пусов подшипников [18]. По результатам выполненных исследований в ЦКТИ впервые 

предложена и реализована конструкция поперечного шпоночного соединения, использу-

ющая принцип поворотности силового элемента сочленения и исключающая возмож-

ность заклинивания в этом узле. Для компенсации влияния температурного перекоса на 

фланцах цилиндра специалистами ЦКТИ предложены схемы управления перемещениями 

выносных корпусов подшипников во время пуска турбины, которые, к сожалению, не 

были реализованы на практике. Специалистами предприятий-изготовителей турбин, в 

частности ХТЗ (М.А. Вирченко, Е.В. Левченко, Ю.Ф. Косяк и др.) и ГК «Теплоэнергосер-

вис» (Евсеев Я.И., Ермолаев В.В. и др.), предложены и реализованы варианты конструк-

ций элементов СТП с передачей осевого усилия от цилиндра турбины на выносной кор-

пус подшипника строго по оси турбины, исключающие из схемы передачи усилия опор-

ные лапы цилиндров турбины. На основании результатов выполненных различными ор-

ганизациями работ предложены мероприятия по нормализации тепловых перемещений 

выносных корпусов подшипников, вошедшие в НТД [34]. 

Опыт эксплуатации паровых турбин, на которых реализованы мероприятия по нор-

мализации тепловых перемещений показал, что не всегда выполнение ранее разработан-

ных мероприятий обеспечивает нормальную работу СТП. Так, проблемы связанные с ра-

ботой СТП наблюдались на турбинах после капитального ремонта и новых турбинах, где 

реализованы мероприятия по исключению заклинивания в поперечных шпонках и при-

менены антифрикционные покрытия на поверхностях скольжения корпусов подшипни-

ков по фундаментным рамам. 
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Исследования работы СТП около 30-ти теплофикационных паровых турбин разной 

мощности, выполненных с участием автора, показали, что присоединённые к турбине 

трубопроводы при определенных обстоятельствах, например допущенных при монтаже 

ошибках, оказывают существенное влияние на работу СТП и, соответственно, на вибра-

ционное состояние турбин на переходных режимах. Математические модели перемеще-

ния выносных корпусов подшипников, предложенные специалистами ЦКТИ [18, 35]  и 

ВТИ-МЭИ [36] не объясняют такое влияние. 

Соответственно, возникла необходимость выявить не учитывавшиеся ранее фак-

торы, вызывающие затруднения перемещений корпусов подшипников по фундаментным 

рамам при тепловых расширениях цилиндров турбин и разработать мероприятия по их 

устранению или нейтрализации. Важной задачей является своевременное выявление 

предпосылок нарушений в работе СТП и их причин до появления критических наруше-

ний в работе СТП, препятствующих нормальной эксплуатации турбины,  а также разра-

ботать мероприятия по устранению нарушений в ближайший ремонт. 

Основная идея диссертации заключается в том, что предлагавшиеся ранее от-

дельные решения по изменению конструкции элементов СТП не всегда обеспечивали 

надёжную работу СТП, в том числе и новых турбин. Повышение надёжности тепловых 

перемещений выносных корпусов подшипников паровых турбин необходимо рас-

сматривать как систему организации и обеспечения надёжной работы СТП, вклю-

чающей в себя комплекс взаимосвязанных и взаимовлияющих инженерных и ин-

формационных решений. Под инженерными решениями понимаются проектные, 

конструкторские и технологические решения. К проектным решениям относятся 

решения по трассировке трубопроводов, присоединённых к турбине, и устройству 

их систем компенсации тепловых расширений. Под конструкторскими решениями 

понимается устройство элементов собственно турбины, участвующих в перемеще-

ниях выносных корпусов подшипников (направляющих осевого перемещения и 

устройств сочленения цилиндров турбины с выносными корпусами подшипников). 

Под технологическими решениями автор подразумевает учёт особенностей конкрет-

ных турбин при проведение пусковых операций, управлении тепловыми перемеще-

ниями выносных корпусов подшипников. К информационным решениям автор от-

носит контроль состояния СТП и своевременную диагностику нарушений в работе 

СТП, включая программно-аппаратный комплекс системы диагностики. 
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Актуальность представленной проблемы определяет цель настоящего диссерта-

ционного исследования: разработать комплекс взаимосвязанных решений, повышаю-

щих надёжность систем тепловых перемещений выносных корпусов подшипников паро-

вых турбин. 

Цель исследования обусловила необходимость постановки и решения следующих 

взаимосвязанных задач: 

− выполнить исследование влияния каждой из возможных причин затруднённых теп-

ловых перемещений на изменение уклона верхней плоскости поперечного ригеля 

фундамента турбины под выносным корпусом подшипника как параметра, в 

наибольшей степени характеризующего работу СТП; 

− разработать модели, объясняющие возникновение затруднений в работе СТП с учё-

том ранее не определяемых факторов; 

− разработать универсальную кинематическую модель системы «цилиндр турбины – 

выносной корпус подшипника – фундамент турбины» (ЦПФ) для исследования 

устойчивости СТП к внешнему воздействию; 

− определить общие условия устойчивости СТП к внешнему воздействию на основе 

анализа универсальной кинематической модели; 

− определить условия устойчивости различных вариантов исполнения СТП, в част-

ности, традиционной СТП; 

− выполнить анализ влияния температурных деформаций цилиндра турбины на 

функционирование традиционной СТП на основе варианта универсальной кинема-

тической модели системы ЦПФ; 

− определить достаточный объём информации при организации постоянного кон-

троля за параметрами состояния СТП в процессе эксплуатации; 

− разработать концепцию создания диагностической модели и модуля диагностики в 

составе АСУ ТП для своевременного выявления причин нарушений в работе СТП. 

Научная новизна. В работе получен ряд новых научных результатов: 

− показано, что задачу повышения надёжности работы СТП паровых турбин необхо-

димо рассматривать как комплекс инженерных и информационных решений, поз-

воляющий учесть все важнейшие факторы, определяющие взаимодействия 
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элементов СТП; 

− выявлено, что в условиях применения антифрикционных материалов на поверхно-

стях скольжения выносных корпусов подшипников по фундаментным рамам ос-

новными причинами недопустимого изменения уклона ригеля являются дополни-

тельные силы сопротивления перемещению выносных корпусов подшипников, 

возникающие при контакте боковых поверхностей паза в подошве корпуса под-

шипника с направляющими осевого перемещения. Наиболее неблагоприятным яв-

ляется «диагональный» контакт, когда обе боковые поверхности паза контакти-

руют с направляющими осевого перемещения; 

− установлено, что одним из факторов возникновения «диагонального» контакта в 

паре «корпус подшипника – продольные шпонки» являются усилия и моменты от 

присоединённых к турбине трубопроводов, поворачивающие и сдвигающие ци-

линдры турбины и выносные корпуса подшипников относительно оси турбины в 

горизонтальной плоскости; 

− предложено понятие «устойчивость СТП» как исключение возникновения «диаго-

нального» контакта в паре «корпус подшипника – продольные шпонки»; 

− для исследования условий устойчивости СТП к внешнему воздействию впервые 

предложена универсальная кинематическая модель системы ЦПФ; 

− показано, что для обеспечения устойчивости СТП необходимо ограничить вели-

чину угла поворота в узле сочленения цилиндра турбины и выносного корпуса под-

шипника;  

− выявлено, что для обеспечения устойчивости СТП паровой турбины с одним пере-

мещающимся выносным корпусом подшипника достаточно, чтобы предельный 

угол поворота в узле сочленения цилиндра турбины и корпуса подшипника не пре-

вышал предельного угла поворота корпуса подшипника относительно оси тур-

бины; 

− установлено, что для обеспечения устойчивости СТП паровой турбины с несколь-

кими последовательно перемещающимся выносными корпусами подшипников 

необходимо, чтобы предельные углы поворота во всех узлах сочленения цилин-

дров турбины с корпусами подшипников не превышали величины наименьшего из 

всех предельного угла поворота корпуса подшипника относительно оси турбины; 
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− разработана диаграмма устойчивости для оценки устойчивости СТП к внешнему 

воздействию; 

− предложена для исследования устойчивости СТП к температурному перекосу ана-

литическая модель, позволяющая оценить величину усилий, действующих на про-

дольные шпонки в зависимости от величины температурного перекоса на фланцах 

цилиндра и геометрических параметров цилиндра турбины и выносного корпуса 

подшипника. Выполнена с использованием конечно-элементной модели верифи-

кация результатов, получаемых с использованием аналитической модели. Резуль-

таты расчётных исследований, выполненных с использованием аналитической мо-

дели, показали, что увеличение зазоров на продольных шпонках позволяет увели-

чить величину допустимого температурного перекоса на фланцах цилиндра тур-

бины; 

−  разработана и защищена патентом РФ на полезную модель конструкция дисковой 

направляющей осевого перемещения, использующая принцип поворотности 

направляющего элемента, обеспечивающая наилучшую несущую способность, т.е. 

поперечное усилие со стороны выносного корпуса подшипника, при котором от-

сутствуют пластические деформации в элементах СТП;  

− сформирован и обоснован перечень параметров, необходимых для достоверной ди-

агностики нарушений в работе СТП, определены необходимая периодичность про-

ведения измерений и точность измерительных приборов;  

− разработана концепция модуля автоматизированной оперативной диагностики 

СТП, позволяющего выявлять три группы дефектов: повышенные силы трения на 

поверхности скольжения корпуса подшипника, заклинивание корпуса подшипника 

на продольных шпонках и заклинивание одной из пары опорных лап на поперечной 

шпонке. Для турбины ПТ-75/80-8,8/1,28-М сформулированы и представлены как в 

текстовом, так и в математическом виде алгоритмы для определения наличия при-

знаков дефектов. Разработаны контрольные примеры для проверки правильности 

реализации алгоритмов в программно-аппаратном комплексе АСУ ТП. 

Достоверность и обоснованность основных научных выводов определяется: 

− экспериментальными данными, полученными при исследованиях на турбинах раз-

личных типоразмеров в различных условиях эксплуатации; 
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− многократной повторяемостью результатов опытов, выполненных в различных 

условиях эксплуатации; 

− удовлетворительным совпадением результатов экспериментов с расчётными дан-

ными; 

− совпадением части результатов с данными других авторов; 

− положительными результатами практического использования предложенных ре-

шений по нормализации тепловых перемещений корпусов подшипников паровых 

турбин на ряде турбоагрегатов мощностью от 50 до 300 МВт. 

Теоретическая и практическая значимость работы: 

1. Показано, что в результате внешнего воздействия на турбину в элементах СТП воз-

можно возникновение сил сопротивления перемещению корпуса подшипника, зна-

чительно превышающих силы сопротивления перемещению, возникающие при за-

грязнении поверхностей скольжения корпуса подшипника по фундаментным ра-

мам. Это связано с возможностью возникновения «диагонального» контакта в паре 

«корпус подшипника – продольные шпонки». 

2. Предложенная универсальная кинематическая модель взаимодействия в системе 

ЦПФ позволяет на стадии проектирования новой турбины выбрать геометрические 

характеристики элементов СТП обеспечивающие её устойчивость к внешним воз-

действиям. Для турбин, находящихся в эксплуатации, предложенная модель позво-

ляет оценить необходимость изменения зазоров в соединениях СТП. 

3. Предложенная аналитическая модель взаимодействия цилиндра турбины, вынос-

ного корпуса подшипника и направляющих осевого перемещения при возникнове-

нии температурного перекоса по фланцам цилиндра турбины позволяет на стадии 

проектирования новой турбины с традиционной СТП выбрать оптимальные гео-

метрические характеристики, обеспечивающие отсутствие затруднений в работе 

СТП.  

4. Предложена новая конструкция направляющих осевого перемещения выносных 

корпусов подшипников паровой турбины, обеспечивающая максимально возмож-

ную площадь зоны контакта направляющих осевого перемещения и корпуса под-

шипника при любом взаимном угловом перемещении корпуса подшипника 
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относительно направляющих, что снижает возможность возникновения пластиче-

ских деформаций в этом узле. 

5. Разработаны рекомендации, обеспечившие повышение надёжности работы СТП 

для 18 паровых турбин, находящихся в эксплуатации.  

6. Результаты исследования применяются при проектировании и изготовлении паро-

вых турбин, а также комплектов узлов и деталей для технического перевооруже-

ния, производства ООО «УК Теплоэнергосервис».  

7. Разработаны рекомендации по объёму оснащения паровых турбин средствами из-

мерения, достаточными для достоверной работы модуля диагностики СТП, реали-

зованного в составе системы диагностики турбины типа ПТ-60 ЛМЗ (турбина 

ПТ-75/80-8,8/1,28-М ст. № 5 ТЭЦ-ПВС ПАО «Северсталь»). 

8. С использованием результатов исследования подготовлено учебное пособие «Си-

стемы тепловых расширений паровых турбин». Пособие одобрено методическим 

советом Уральского энергетического института УрФУ для студентов, обучаю-

щихся по направлениям подготовки 13.03.03, 13.03.04 – «Энергетическое машино-

строение», и используются в учебном процессе кафедры «Турбины и двигатели» 

УрФУ. 

Методология и методы исследования; 

При выполнении исследования применялись методы анализа, синтеза, и моделиро-

вания. Для обоснования конструкций элементов системы тепловых перемещений вынос-

ных корпусов подшипников паровых турбин, моделей их взаимодействия использованы 

результаты экспериментальных исследований автора и других учёных, аналитические и 

численные расчёты. Блок-схема исследования представлена ниже на стр. 17.  

В диссертации система тепловых перемещений выносных корпусов подшипников 

(СТП) турбин рассмотрена как единая совокупность взаимовлияющих элементов: фунда-

мент, ригели фундамента, подшипники, узел поперечных шпонок, обеспечивающих со-

членение подшипников и цилиндра турбины; цилиндры, узел продольных шпонок, обес-

печивающих осевое перемещение турбины. Усовершенствование одного из элементов, 

узлов, показало, что это не всегда обеспечивает нормальную работу СТП в целом или 

одинаковые результаты на турбинах разных конструкций. 
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Для представления СТП как единого целого в рассматриваемой работе реализовано 

несколько этапов (см. блок-схему). На первом этапе проведён анализ конструктивных ре-

шений, влияния различных факторов, взаимодействия узлов СТП. 

Наиболее информативным и объективным показателем нормальной работы СТП яв-

ляется изменение углового положения поверхности скольжения выносного корпуса под-

шипника по фундаментной раме (уклона ригеля), поэтому необходимо комплексно рас-

смотреть все факторы, способные оказывать влияние на этот параметр работы СТП. Ис-

следование влияния различных факторов на изменение уклона ригеля показало, что для 

фундаментов новых турбин или турбин после капитального ремонта, для которых под-

тверждено соответствие характеристик проектным значениям, суммарное изменение 

уклона ригеля вследствие тепловой неоднородности боковых граней ригеля и действия 

силы трения на поверхности скольжения корпуса подшипника по фундаментной раме не 

может превышать допускаемые нормативной документацией значения. Соответственно, 

дополнительные силы сопротивления движению корпуса подшипника по фундаментной 

раме, вызывающие изменение уклона ригеля сверх допустимых пределов, для новых тур-

бин или турбин после капитального ремонта, могут возникать только в паре «корпус под-

шипника – направляющие осевого перемещения».  

По результатам рассмотрения моделей взаимодействия корпуса подшипника и 

направляющих осевого перемещения была выявлена модель их взаимодействия, при ко-

торой возможно возникновение максимальных сил сопротивления перемещению корпуса 

подшипника по фундаментной раме, вплоть до заклинивания корпуса подшипника на 

направляющих. В этом варианте взаимодействия возникает «диагональный» контакт – 

точки контакта корпуса подшипника и направляющих осевого перемещения находятся по 

разные стороны от оси турбины. На основании выполненных автором натурных исследо-

ваний турбин различных типоразмеров было установлено, что одним из факторов возник-

новения «диагонального» контакта являются усилия и моменты, приложенные к турбине 

(цилиндрам и выносным корпусам подшипников) со стороны присоединённых трубопро-

водов (в т.ч. маслопроводов). Поскольку полностью устранить влияние присоединённых 

трубопроводов невозможно, необходимо обеспечить устойчивость СТП к внешнему воз-

действию, т.е. исключение «диагонального» контакта и заклинивания корпуса подшип-

ника на направляющих, за счёт конструктивных изменений элементов СТП. 
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Основываясь на результатах исследования существующих конструктивных реше-

ний сочленений элементов СТП и для исследования условий устойчивости СТП к внеш-

нему воздействию, на втором этапе работы (см. блок-схему) автором предложена универ-

сальная (идеальная) кинематическая модель «базового» блока системы «цилиндр тур-

бины – выносной корпус подшипника – фундамент». Набор «базовых» блоков позволяет 

моделировать как СТП одноцилиндровых, так и СТП многоцилиндровых турбин. 

Исследование устойчивости СТП проведено на третьем этапе работы (см. блок-

схему). На данном этапе формализованы условия, при которых СТП при внешнем воз-

действии сохраняет устойчивость, т.е. исключено заклинивание корпуса подшипника на 

направляющих как для одного цилиндра турбины, так и для многоцилиндровой турбины 

в целом. На основании полученных общих условий устойчивости определены частные 

условия устойчивости для СТП с применяющимися в настоящее время конструкциями 

устройств сочленения корпуса подшипника и цилиндра турбины.  Для этого разработан 

ряд моделей, представленных на блок-схеме. 

Поскольку для традиционной СТП, в которой передача осевого усилия на корпус 

подшипника осуществляется через опорные лапы цилиндра турбины, причиной возник-

новения заклинивания корпуса подшипника на направляющих осевого перемещения мо-

жет быть не только внешнее воздействие, но и разница температур фланцев с левой и 

правой стороны цилиндра (температурный перекос) , то для анализа условий возникнове-

ния заклинивания на основе ранее рассмотренной кинематической модели традиционной 

СТП дополнительно разработана упрощенная аналитическая модель взаимодействия эле-

ментов традиционной СТП при температурном перекосе по фланцам цилиндра турбины. 

С использованием аналитической модели выполнен анализ влияния на работу СТП зави-

симости изменения геометрических параметров турбины и величины температурного пе-

рекоса по фланцам цилиндра турбины. Верификация аналитической модели была выпол-

нена с использованием конечно-элементной модели, разработанной на основе анализа 

конструктивных решений традиционной СТП. 

На основе предложенных моделей взаимодействия корпуса подшипника выполнен 

анализ существующих конструкций направляющих осевого перемещения и предложена 

конструкция направляющих, обеспечивающая отсутствие пластических деформаций в 
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зоне контакта направляющих и корпуса подшипника. Также сформулированы рекомен-

дации по выбору геометрических параметров СТП. 

Представление СТП как совокупности взаимосвязанных элементов и узлов позво-

лило формализовать и определить численные показатели их взаимного влияния. На чет-

вёртом этапе работы (см. блок-схему) представлены рекомендации и предложения по со-

вершенствованию конструкции элементов СТП и информационному обеспечению её ра-

боты. Для выявления причин возникающих в процессе эксплуатации турбин нарушений 

работы СТП на основании опыта проведения обследований систем тепловых расширений 

паровых турбин, автором предложена концепция построения в составе АСУ ТП автома-

тизированного диагностического модуля СТП. Диагностическая модель СТП турбины, 

используемая в модуле диагностики, синтезируется на основе предложенных кинемати-

ческой и аналитической моделей исходя из анализа геометрических характеристик тур-

бины. Основой диагностической модели является экспертная система, предназначенная 

для определения дефектов СТП на основе ряда признаков, оцениваемых с использова-

нием предложенной в работе схемы измерения основных параметров. 

Положения, выносимые на защиту. 

1. Основной причиной превышения величиной уклона ригеля фундамента турбины 

под выносным корпусом подшипника допустимых пределов, по крайней мере для 

вновь смонтированных турбин или турбин после технического перевооружения, 

являются силы сопротивления перемещению корпуса подшипника, возникающие 

при контакте боковых поверхностей паза в подошве корпуса подшипника с направ-

ляющими осевого перемещения. Наиболее неблагоприятным, с точки зрения воз-

никновения заклинивания корпуса подшипников на продольных шпонках, явля-

ется «диагональный» контакт в паре «корпус подшипника – продольные шпонки», 

когда обе боковые поверхности паза в подошве корпуса подшипника вступают в 

контакт с продольными шпонками. 

2. Условия устойчивости СТП к внешнему воздействию, теоретически обоснованные 

с использованием предложенной автором на основе анализа вариантов исполнения 

СТП турбин различных производителей универсальной модели системы ЦПФ, как 

многозвенной шарнирной системы состоящей из одного или нескольких «базовых» 

модулей, каждый из которых состоит из трёх звеньев соединённых 
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призматическим и осевым шарнирами. 

3. Критерии выбора конструкторских решений для традиционного исполнения СТП 

с точки зрения обеспечения её устойчивости к внешнему воздействию. 

4. Аналитическая модель, позволяющая оценить величину усилий, действующих на 

продольные шпонки в зависимости от величины температурного перекоса на флан-

цах цилиндра и геометрических параметров цилиндра турбины и выносного кор-

пуса подшипников. 

5. Конструктивное решение направляющих осевого перемещения выносного корпуса 

подшипника, которое обеспечивает отсутствие пластических деформаций в паре 

«корпус подшипника – продольные шпонки». 

6. Модуль диагностики СТП позволяющий выявлять три группы дефектов: повышен-

ные силы трения на поверхности скольжения корпуса подшипника; заклинивание 

корпуса подшипника на продольных шпонках и заклинивание одной из пары опор-

ных лап на поперечной шпонке. 

Апробация работы. Основные материалы диссертационной работы обсуждены и 

доложены на: 

− международной научно-технической конференции «Совершенствование турбо-

установок методами математического и физического моделирования» (Украина, 

Харьков, 1997); 

− II и Ш Международных научно-практических конференциях «Совершенствова-

ние теплотехнического оборудования ТЭС, внедрение систем сервисного обслу-

живания, диагностирования н ремонта» (Екатеринбург. 1998 г., 2001 г.); 

− Всероссийской научно-технической конференции «Проблемы вибрации и 

вибродиагностики энергетического оборудования» (29.05 – 01.06.2000 г); 

− четвёртом рабочем заседании координационного Совета по надёжности и диа-

гностике теплотехнического оборудования ТЭС по секции «Динамическая 

надёжность и диагностика турбомашин», состоявшемся 22 – 23 ноября 2000 г. в 

г. Уфе; 

− техническом совещании главных инженеров электростанций ОАО «Свердло-

вэнерго» «Совершенствование эксплуатации турбинного оборудования ТЭС», 

состоявшемся 4 июля 2000 г. в г. В. Тагил; 
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− пятом рабочем заседании координационного Совета по надёжности и диагно-

стике теплотехнического оборудования ТЭС по секции «Динамическая надёж-

ность и диагностика турбомашин», состоявшемся 15– 17 мая 2001 г. в «Челяб-

энерго»; 

− Международной научно-практической конференции «Перспективы развития 

технических наук» (Челябинск, 06 июля 2015 г.); 

− XVI международной научно-практической конференции «Современные концеп-

ции научных исследований» (Москва, 24-25 июля 2015 г.); 

− IV международной научно-практической конференции «Технические науки в 

мире: от теории к практике» (Ростов-на-Дону, 11 августа 2017 г.); 

− международной конференции «INTERNATIONAL CONFERENCE ON PROB-

LEMS OF THERMAL PHYSICS AND POWER ENGINEERING 2017», 

PTPPE 2017 (Москва, 09-11 октября 2017 г.); 

− I международной научно-практической конференции «Вопросы технических и 

физико-математических наук в свете современных исследований» (Новоси-

бирск, 26 марта-06 апреля 2018 г.); 

− научно-технической конференции АО ВТИ «Ремонт и техническое обслужива-

ние оборудования электростанций» (Москва, 17-18 апреля 2019 г.); 

− международной конференции «2020 HIGH SPEED TURBOMACHINES AND 

ELECTRICAL DRIVES CONFERENCE», HSTED 2020, Prague, 14–15 мая 

2020 года; 

− заседании круглого стола на тему «Диагностирование, ремонт и эксплуатация 

оборудования турбоустановок ПТУ и ПГУ ТЭС» в рамках Российского энерге-

тического форума и международной выставки «Энергетика Урала» (г Уфа, 

26-28 октября 2022 г.). 

Публикации. Основное содержание диссертации опубликовано в 27 печатных рабо-

тах, из них в научных изданиях, рекомендованных ВАК РФ и Аттестационным советом 

УрФУ – 12, в том числе в изданиях, индексируемых международными базами данных 

Web of Science и Scopus – 8 и 1 патент РФ на полезную модель. 
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ваны данные, совместно полученные им с коллегами по работе. Автор выражает благо-
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− кандидату наук Целищеву М.Ф. (разработка МКЭ-модели для оценки взаимо-
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фланцам цилиндра турбины); 

Автор выражает благодарность докторам наук Аронсону К.Э., Плотникову П.Н., Ряб-

чикову А.Ю., Новосёлову В.Б за помощь н поддержку при выполнении работы и советы 

при обсуждении её результатов. 

Отдельную благодарность автор выражает инженеру Шкляру А.И. за помощь при 

проведении исследований СТП и ряд критических замечаний и советов при обсуждении 

работы.  

Автор особо благодарен научному консультанту доктору наук. Мурманскому Б.Е. за 

ценные советы и постоянное внимание в ходе выполнения работы. 

Считаю своим долгом выразить глубокую благодарность и признательность профес-
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1. АНАЛИЗ КОНСТРУКТИВНЫХ РЕШЕНИЙ И ОСНОВНЫХ НАПРАВЛЕНИЙ СОВЕРШЕН-

СТВОВАНИЯ РАБОТЫ СИСТЕМЫ ТЕПЛОВЫХ ПЕРЕМЕЩЕНИЙ ВЫНОСНЫХ КОРПУСОВ 

ПОДШИПНИКОВ  

1.1. Назначение и принцип работы систем тепловых расширений паровых турбин 

Система тепловых расширений турбины предназначена для сохранения в допусти-

мых пределах взаимного положения роторных и статорных деталей турбоагрегата, изме-

няющих свои геометрические размеры по мере прогрева или остывания.  

Первоначально, в конце XIX века, когда турбины, как правило, выполнялись од-

ноцилиндровыми, и их длина не превышала 5 метров, а параметры острого пара были 

относительно невелики (давление порядка 10 кгс/см2 или 0,98 МПа, температура около 

300˚С), основной задачей элементов системы тепловых расширений было обеспечение 

совпадения геометрических осей турбины и генератора [38]. Для таких турбин применялось 

несколько типов организации тепловых расширений. Условно эти типы можно разделить 

как по способу установки выносного корпуса подшипников: непосредственно на фунда-

ментные рамы или на гибкую опору; так и по обеспечению постоянства взаимного поло-

жения корпуса подшипника и цилиндра турбины: системой направляющих, так называе-

мых «шпоночных» соединений и жёстким, фланцевым, соединением. Эти решения при-

меняются и в современных турбинах. 

На рисунке 1.1 представлены два основных типа организации системы тепловых расши-

рений паровых турбин малой мощности. В обоих случаях турбина устанавливается на 

фундаментную раму, представляющую собой цельную отливку. В первом варианте ци-

линдр турбины стороной высокого давления подвешен к корпусу (стойке) переднего под-

шипника (рисунок 1.1, а). Корпус подшипника устанавливается непосредственно на фун-

даментную раму. Часть низкого давления опирается на фундаментную раму боковыми 

или задними лапами, отлитыми заодно с выхлопным патрубком. Сочленение корпуса пе-

реднего подшипника и цилиндра осуществляется при помощи лап и системы «шпоноч-

ных» соединений. Во втором варианте корпус переднего подшипника устанавливается на 

гибкую опору, а сочленение корпуса переднего подшипника и цилиндра осуществлялось 

при помощи фланцевого соединения (рисунок 1.1, б). Часть низкого  
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1, 4 – поперечные шпонки; 2, 5 – продольные (осевые) шпонки; 3 – вертикальные 

шпонки; 6 – подвижное болтовое соединение; 7 – гибкая опора; 8 – соединение по-

луфланцами (Ф – «мёртвая» или фиксирующая точка). 

Рисунок 1.1 - Схемы организации тепловых расширений одноцилиндровых  

турбин малой мощности [8] 

а) 

б) 
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давления, как и в первом варианте, опирается на фундаментную раму.  

Схема с креплением части высокого давления цилиндра к корпусу подшипника 

при помощи полуфланцев и с установкой корпуса подшипников на гибкую опору в насто-

ящее время используется в турбинах малой мощности [8], в частности в энергетических 

турбинах КТЗ. При монтаже турбоагрегата гибкая опора отклоняется на половину раз-

мера полного теплового расширения у/2 в сторону, противоположную расширению тур-

бины. В процессе расширения турбины при пуске и последующей работе при стационар-

ном номинальном режиме гибкая опора проходит вертикальное положение и отклоняется 

в обратную сторону на такую же величину.  

Наибольшее распространение получила СТП с опиранием корпуса подшипника 

непосредственно на фундаментную раму с обеспечением взаимного положения корпуса 

подшипника и цилиндра турбины системой направляющих. Взаимное положение корпуса 

подшипника и цилиндра в осевом направлении обеспечивали поперечные шпонки. Сов-

падение осей цилиндра и подшипника обеспечивалось вертикальной шпонкой. От боко-

вых смещений корпус подшипника, установленный на фундаментную раму, удерживался 

продольными шпонками. 

Часть низкого давления удерживалась от боковых смещений или продольной 

шпонкой, или вертикальной шпонкой, выполненной на выхлопном патрубке. Поперечные 

шпонки, заложенные между лапами части низкого давления и фундаментной плитой, не 

допускали смещения лап вдоль оси турбины. Таким образом, неподвижной точкой тур-

бины являлась точка пересечения оси, проведённой через поперечные шпонки части низ-

кого давления, с вертикальной плоскостью симметрии, проходящей через продольные 

шпонки корпуса подшипника и продольную шпонку (или выступ) части низкого давле-

ния. 

По мере повышения единичной мощности турбин, и, соответственно, увеличения 

габаритов турбоагрегатов, усложнения конструкции, создания многоцилиндровых тур-

бин, повышения параметров пара повышается значение системы тепловых расширений. 

Величина тепловых расширений, изменяющаяся в зависимости от режима работы тур-

бины при переходе из холодного состояния к работе с полной нагрузкой и обратно, до-

стигает значительных размеров. Современные паровые турбины большой мощности 

имеют до 5-ти цилиндров (К-800-240-2, К-1200-240), общая длина турбины, например 

К-1200-240, без генератора превышает 47 м [6]. Расстояние между опорными лапами 
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цилиндров в районе паровпуска превышает 2 м. Температура пара на входе в турбину 

достигает 560C, после промежуточного пароперегревателя – 540C. Величина переме-

щения переднего корпуса подшипника таких турбин достигает 49 мм [35]. 

Изменение размеров турбин и значительное повышение параметров пара практи-

чески не отразились ни на организации системы тепловых расширений, ни на конструк-

ции её основных элементов [3 - 10, 15, 37, 144]. На рисунке 1.2 представлена схема си-

стемы тепловых расширений и опирания цилиндров на фундамент паровой турбины 

К-800-240 ЛМЗ [6]. 

Такая схема организации тепловых расширений, с соответствующими вариациями, 

применяется в большинстве современных турбин [3 - 10, 15, 34, 37, 38]. В рассматривае-

мом случае турбина состоит из ЦВД, ЦСД и двух ЦНД. На фундамент турбина устанав-

ливается через систему фундаментных рам, жёстко соединённых с фундаментом. Ци-

линдр высокого давления и паровпускная часть цилиндра среднего давления опираются 

на выносные корпуса подшипников, которые могут перемещаться по фундаментным 

1 – корпус переднего подшипника; 2 – ЦВД; 3 – корпус среднего подшипника; 

 4 – ЦСД; 5 – ЦНД; 6 – продольные шпонки; 7 – поперечные шпонки;  

8 – фундаментные рамы. 

Рисунок 1.2 - Установка многоцилиндровой турбины на фундаменте [6] 
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рамам. ЦНД опираются непосредственно на фундаментные рамы. Выхлопная часть ЦСД 

опирается лапами на площадки, организованные на первом ЦНД.  

Соосность цилиндров турбины и корпусов подшипников при температурных пере-

мещениях, так же, как и в ранее рассмотренном случае, сохраняется системой направля-

ющих, традиционно называемых продольными, вертикальными и поперечными шпон-

ками. Продольные шпонки расположены под опорными поверхностями цилиндров и вы-

носных корпусов подшипников по оси турбины. Вертикальные шпонки расположены 

между цилиндрами и корпусами подшипников или между двумя соседними цилиндрами. 

Вертикальные и продольные шпонки обеспечивают соосность цилиндров и корпусов под-

шипников в горизонтальной плоскости. Поперечные шпонки расположены между лапами 

цилиндров и корпусами подшипников, они соединяют цилиндры и корпуса подшипников 

между собой, обеспечивая их продольное перемещение по фундаментным рамам, не пре-

пятствуя тепловому расширению цилиндров в стороны от оси турбин. Кроме указанных 

выше, имеются поперечные шпонки, расположенные под опорными поверхностями ци-

линдров низкого давления справа и слева от оси турбины. Пересечение оси этих попереч-

ных шпонок с осью продольных шпонок на фундаментных рамах образует фикспункт 

турбины. Турбина, показанная на рисунке 1.2, имеет два фикспункта. От первого из них 

(точка А) ЦНД, ЦСД и ЦВД расширяются и сокращаются вдоль продольных шпонок как 

единое целое. Второй фикспункт (точка В) фиксирует положение второго ЦНД. Для того, 

чтобы не препятствовать взаимному перемещению ЦНД, корпус подшипника, располо-

женный между ними, снабжён гибким элементом.  

Систему тепловых расширений с организацией взаимного положения цилиндров и 

корпусов подшипников относительно друг друга и оси турбоагрегата с использованием 

продольных, вертикальных и поперечных шпонок можно считать традиционной, по-

скольку такая система применяется на подавляющем большинстве паровых турбин, про-

изведённых как в СССР и РФ, так и во всем мире с начала XX века до наших дней.  

Условно традиционную систему тепловых расширений можно разделить на две взаимо-

связанные системы: систему тепловых перемещений выносных корпусов подшипников и 

систему тепловых расширений цилиндров низкого давления. В последующем в настоя-

щей работе будет рассматриваться только система тепловых перемещений выносных кор-

пусов подшипников. 
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1.2. Устройство традиционной системы тепловых перемещений выносных корпусов 

подшипников 

Система тепловых перемещений выносных корпусов подшипников содержит следу-

ющие основные конструктивные элементы: 

1) направляющие осевых перемещений – продольные шпонки; 

2) устройства сочленения выносных корпусов подшипников и цилиндров турбины 

– поперечные шпонки и вертикальные шпонки. 

1.2.1. Направляющие осевых перемещений – продольные шпонки 

Все выносные корпуса подшипников, а также корпуса цилиндров турбины, опираю-

щихся непосредственно на фундаментные рамы, помещают строго на одной прямой с по-

мощью направляющих осевых перемещений, так называемых «продольных шпонок», 

расположенных под опорными поверхностями выносных корпусов подшипников по оси 

турбины. Продольные шпонки имеют форму прямоугольного параллелепипеда, который 

вставляется в паз, выполненный в фундаментной раме таким образом, чтобы продольная 

ось шпонки лежала в вертикальной плоскости, проходящей через ось турбины (рису-

нок 1.3).  

Шпонка вставляется в паз фундаментной рамы с натягом от 0,01 до 0,03 мм и кре-

пится к её телу винтами (рисунок 1.4). Заглубление шпонки в фундаментную раму состав-

ляет не менее 1/3 от её высоты. Между шпонкой и пазом в подошве корпуса подшипника 

для обеспечения свободного перемещения корпуса вдоль шпонки выдерживается боко-

вой зазор. Величина зазора принималась исходя из обеспечения «ходовой» посадки и со-

ставляла от 0,05 мм до 0,07 мм.  
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1 – верхняя плита фундаментной рамы, 2— продольная шпонка. 

Рисунок 1.3 - Установка продольной шпонки на фундаментную раму под выносным 

корпусом подшипника 

1 – корпус подшипника, 2 – продольная шпонка,  

3 – фундаментная рама, 4 –винт 

Рисунок 1.4 - Поперечный разрез продольной шпонки 
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1.2.1. Устройства сочленения выносных корпусов подшипников и цилиндров 

турбины 

Взаимное положение цилиндров турбины и выносных корпусов подшипников обес-

печивается устройствами сочленения, которое в традиционной СТП состоит из двух эле-

ментов: поперечных шпонок и вертикальных шпонок. 

1.2.1.1 Поперечные шпонки  

Корпуса цилиндров высокого и среднего давления опираются на выносные корпуса 

подшипников при помощи консольных лап (рисунок 1.5). Сочленение лап цилиндров с 

корпусами подшипников и передача осевого усилия осуществляется через призматиче-

ские поперечные шпонки [2 - 10, 14 -  18]. 

Производителями паровых турбин бывшего СССР используется два типа опирания 

цилиндров турбины на корпуса подшипников:  

− с нижним расположением лап, когда консольные лапы выполнены заедино с ниж-

ней половиной цилиндра;  

− с верхним расположением лап, когда консольные лапы выполнены заедино с верх-

ней половиной (крышкой) цилиндра.  

Российские заводы-изготовители паровых турбин традиционно применяют нижнее 

расположение лап. Конструкцию цилиндров турбин с опорными лапами и поперечными 

шпонками, выполненными заедино с верхней половиной цилиндра, применяет ХТЗ. 

На рисунке 1.6 представлена конструкция поперечной шпонки, применяемой при 

сочленении лап цилиндров и корпусов подшипников на турбинах производства ЛМЗ и 

ТМЗ (в настоящее время УТЗ). Шпонка выполняется с таким вертикальным размером А, 

чтобы плоскость разъёма турбины совпала с осью ротора. Тепловые зазоры в шпонке со-

ставляют от 0,04 до 0,08 мм, что также соответствует «ходовой» посадке. 
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1 – основание поперечной шпонки; 2 – прижимная скоба; 3 – лапа  

цилиндра турбины; 4 – опорная площадка «крыла» (стула) корпуса подшипника 

под поперечную шпонку; 5 – «зуб» поперечной шпонки;  

6 – корпус подшипника 

Рисунок 1.5 - Опирание корпуса ЦВД турбины Т-250/300-240 ТМЗ на корпус 

подшипника [9] 

1 – опорное «крыло» корпуса подшипника; 2 – прижимная скоба; 3 – болт; 

4 - плоскость разъёма турбины; 5 – лапа; 6 – поперечная шпонка; 7 – отверстие 

для установки динамометра 

Рисунок 1.6 - Поперечная шпонка ЛМЗ и ТМЗ [5] 
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Прижимная скоба препятствует отрыву лапы от плоскости опирания, который может 

произойти под действием сил от некомпенсированных тепловых расширений трубопро-

водов, присоединённых к корпусу турбины, или от реактивного крутящего момента, при-

ложенного к корпусу турбины через сопловые лопатки, диафрагмы и обоймы. При сборке 

между скобой и лапой оставляют тепловой зазор для свободного перемещения лапы вдоль 

шпонки. 

Впоследствии для турбин типа Т-175/210-130 и Т-250/300-240 ТМЗ изменило кон-

струкцию поперечной шпонки (рисунок 1.7).  

Основным отличием от ранее рассмотренной конструкции является то, что опирание 

лапы происходит не на «зуб» поперечной шпонки, а на специально подготовленную по-

верхность с установленными на ней съёмными пластинами из закалённой стали. Такое 

решение позволило повысить технологичность выполнения центровки цилиндров в 

1 – лапа цилиндра турбины; 2—специальный болт; 3 – прижимная скоба;  

4 – съёмная пластина из закалённой стали; 5 – опорное «крыло» корпуса под-

шипника; 6 – поперечная шпонка 

Рисунок 1.7 - Поперечное шпоночное соединение турбин Т-175/210-130 и 

Т-250/300 240 ТМЗ [9] 
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вертикальной плоскости, поскольку подгонка требовалась не всей шпонке, а только съём-

ным пластинам.  

В настоящее время УТЗ применяет новую конструкцию устройства сочленения кор-

пуса подшипника с цилиндром турбины. Схематичное изображение этого сочленения 

представлено на рисунке 1.8. 

Основным отличием этого сочленения от ранее рассмотренных является то, что на 

лапе выполнен не паз, а «зуб» и положение корпуса подшипника относительно цилиндра 

турбины в осевом направлении задаётся специальными регулировочными прокладками. 

Похожая конструкция поперечных шпонок применяется на турбинах ХТЗ. Но в от-

личие от вышерассмотренных конструкций, цилиндр турбины подвешивается на корпус 

подшипника строго на уровне разъёма лапами, выполненными на продолжении фланцев 

верхней крышки корпуса (рисунок 1.9). Лапа 3 корпуса турбины через подгоночную про-

кладку 6 подвешивается на опорную поверхность «крыла» корпуса подшипника 1 кор-

пуса подшипника, обеспечивая совпадение их горизонтальных плоскостей при любых ре-

жимах. Лапа 2 нижней половины корпуса используется, во-первых, для размещения 

1 – лапа цилиндра турбины; 2—«зуб» лапы; 3 – прижимная скоба;  

4 – съёмная пластина из закалённой стали; 5 – регулировочные прокладки; 6 – 

поперечная шпонка 

Рисунок 1.8. -  Поперечная шпонка УТЗ 
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поперечной шпонки 7 и, во-вторых, для монтажа, когда нижняя половина корпуса укла-

дывается на корпус подшипника на монтажные прокладки 5.  

Преимуществом такой конструкции считается совпадение плоскости разъёма ци-

линдра турбины с осью ротора на всех режимах работы.  

1.2.1.2 Вертикальные шпонки 

Совмещение вертикальных плоскостей симметрии выносных корпусов подшипни-

ков и цилиндров турбины обеспечивают специальные направляющие устройства, за ко-

торыми закрепилось название «вертикальные шпонки». «Вертикальные шпонки» состоят 

из двух основных частей: собственно вертикальной шпонки, закреплённой на корпусе 

1 – корпус подшипника; 2 – нижняя лапа; 3 – верхняя лапа; 4 – домкратный болт; 

5 - монтажная прокладка; 6 – подгоночная прокладка; 7 – поперечная шпонка. 

Рисунок 1.9 - Опирание корпусов ЦВД турбин ХТЗ на корпус подшипника [9] 
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подшипника, и шпонки направляющей, закреплённой на цилиндре турбины (рисунок 

1.10). 

Вертикальная шпонка входит в паз шпонки направляющей с тепловым зазором 

0,04 … 0,05 мм, что также соответствует «ходовой» посадке, поэтому более горячий кор-

пус турбины свободно расширяется вниз относительно корпуса подшипника, установлен-

ного на фундаментной раме. Подвеска цилиндра на лапе верхней половины усложняет 

подготовку к вскрытию цилиндра во время ремонта. 

Описанные выше технические решения, включая величину зазоров в соединениях, 

практически не изменились и применяются в современных серийно выпускаемых турби-

нах, несмотря на значительное изменение параметров, мощностей турбин и материалов, 

применяемых при их изготовлении. 

1 – вертикальная шпонка; 2 – поперечная планка; 3 – шпонка направляющая;  

4 – цилиндр турбины 

Рисунок 1.10 - Вертикальная шпонка (вид сверху) 
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1.2.2. Проявления и основные причины нарушений в работе систем тепловых 

перемещений выносных корпусов подшипников 

Как показал опыт эксплуатации турбин (информационное письмо Центрэнерго 

№ 31-4-1-751 от 24.05.2000 года) по мере увеличения срока службы энергооборудования 

на российских электростанциях всё чаще наблюдается нарушение процесса нормального 

теплового расширения цилиндров турбин. Нарушения нормальной работы систем тепло-

вых расширений паровых турбин проявляются [6, 21 – 26, 29 - 34] в деформациях и скач-

кообразных перемещениях корпусов подшипников, кручении ригелей поперечных рам 

фундамента, невозвращении корпусов подшипников в исходное положение после осты-

вания и как результат всего этого – расцентровка опор валопровода, повышение вибрации 

и утечек пара и масла, повреждения подшипников и муфт, задержки пусков (из-за дости-

жения предельных относительных расширений роторов). 

В качестве основных причин нарушения нормальной работы систем тепловых пере-

мещений указывают [6]: 

− увеличенные, по сравнению с расчётными, силы трения на поверхности сколь-

жения корпуса подшипника по фундаментной рамой; 

− заклинивание шпоночного соединения «корпус подшипника – продольная 

шпонка». 

Заклинивание шпоночного соединения «корпус подшипника – продольная шпонка», 

в соответствии с [6], возникает вследствие приложения к корпусу подшипника попереч-

ных усилий, прижимающих его к боковым поверхностям продольных шпонок и не даю-

щих перемещаться корпусу вдоль них. 

Главными причинами заклинивания продольного шпоночного соединения счита-

ются [6]: 

1) неодинаковость тепловых расширений отдельных лап корпуса турбины в про-

дольном направлении или неодинаковость тепловых зазоров в поперечных 

шпонках лап; 

2) заклинивание шпоночного соединения одной из лап корпуса турбины. 
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В первом случае (рисунок 1.11) одна из лап входит в контакт со своей поперечной 

шпонкой 4 раньше, чем вторая, и в результате сила 𝐹ос поворачивает корпус подшипника, 

прижимая его к боковым поверхностям шпонок, привинченных к фундаментным рамам. 

Из-за большого плеча силы 𝐹ос контактное давление оказывается очень большим и как 

следствие большой оказывается и сила 𝐹тр, затрудняющая продвижение корпуса подшип-

ника по фундаментной раме. 

Во втором случае (рисунок 1.12) считается, что заклинивание одной из поперечных 

шпонок лап приводит к поперечному несимметричному смещению оси корпуса и вы-

борке зазора в вертикальной шпонке. В результате защемления участка корпуса турбины 

между заклиненной лапой и вертикальной шпонкой возникает сила 𝑅, поворачивающая 

корпус подшипника на фундаментной раме, в результате чего и возникает заклинивание 

корпуса подшипников на продольных шпонках. 

1.3. Модернизация узлов системы тепловых перемещений выносных корпусов 

подшипников 

1.3.1. Минимизация сил трения на поверхности скольжения корпуса подшипника по 

фундаментной раме 

Сила трения между подошвой корпуса подшипника и фундаментной рамой, как отмечено 

в [6], определяется как произведение коэффициента трения и вертикальной силы, прижи-

мающей корпус подшипника к фундаментной раме. Поскольку величины вертикальных 

сил, приложенных к выносным корпусам подшипников, от пуска к пуску при отсутствии 

каких-либо изменений в конструкции паротурбинной установки не изменяются, то при-

чиной повышения сил трения на поверхности скольжения корпуса подшипника по фун-

даментной раме может быть только увеличение коэффициента трения. Мероприятия по 

нормализации силы трения в паре «корпус подшипника – фундаментная рама», разраба-

тываемые различными организациями, помимо мероприятий по периодической чистке 

поверхностей скольжения [34], предусматривали:  

 



39 

 

 

 

1 — корпус подшипника; 2 — фундаментная рама; 3, 4 — поперечные шпонки;  

5 –продольные шпонки 

Рисунок 1.11. - Заклинивание в продольных шпонках вследствие неодинакового 

теплового расширения лап [6] 

Рисунок 1.12 - Заклинивание в продольных шпонках вследствие заклинивания 

одной из поперечных шпонок лап [6] 
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− применение антифрикционных материалов и покрытий, снижающих коэффициент 

трения в паре «корпус подшипника – фундаментная рама»; 

− применение разгружающих устройств для снижения вертикальных усилий, прило-

женных к выносному корпусу подшипников.  

1.3.1.1  Применение антифрикционных материалов 

Мероприятия по применению антифрикционных материалов развивались по двум 

направлениям: применение специальных пластических смазок и установка на поверхно-

сти скольжения съёмных модулей с улучшенными антифрикционными свойствами. 

Самыми первыми рекомендациями по применению пластических смазок, упомина-

емыми в литературе, можно назвать рекомендации по нанесению на поверхности сколь-

жения смазки из свиного жира, графита и ртути [39]. По понятным причинам, из-за при-

сутствия ртути, такие рекомендации не могли применяться после того, как было выявлено 

негативное влияние паров ртути на организм человека. 

Для снижения сил трения на подошве корпуса подшипника в [23, 34] рекомендуется 

использовать спецпасту ВТИ-ЛМЗ, изготавливаемую из дисульфида молибдена и синте-

тического масла ИВВИОЛЬ-3 (или ОМТИ). Предельная температура применения спец-

пасты - 120С.  

Кроме пасты ВТИ-ЛМЗ рекомендована паста АФП-90 (ТУ ВТИ 43.006-90) как обла-

дающая более термостабильными свойствами.  

Для случаев, когда не может быть гарантирован уровень температур фундаментной 

рамы ниже 100C, рекомендуется [34] применять чешуйчатый графит. 

Для закладки пластичных смазок необходимо предварительно выполнить работы по 

чистке поверхностей скольжения [34] с подъёмом корпусов подшипников, с демонтажом 

поперечных шпонок и вкладышей подшипников, что является достаточно трудоёмкой 

операцией.  

Как показал опыт эксплуатации турбин, в начальный период после монтажа или ка-

питального ремонта, как с чисткой поверхностей скольжения корпусов подшипников по 
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фундаментным рамам, так и с нанесением пластических смазок, отсутствуют проблемы, 

которые связывают с повышенным коэффициентом трения. Загрязнения и зашлаковыва-

ние поверхностей скольжения начинает сказываться, по данным [25], через 2-3 года экс-

плуатации турбины, что явно недостаточно и неприемлемо при переходе на систему ре-

монтов по наработанному ресурсу с межремонтным периодом в 6-7 и более лет. Кроме 

того, в процессе эксплуатации из-за заноса грязи и зашлаковывания поверхности проис-

ходит абразивный износ поверхностей скольжения корпуса подшипника и фундаментной 

рамы. Нарушается плоскостность поверхностей скольжения, что также приводит к за-

труднённым тепловым перемещениям корпуса подшипника по фундаментной раме. 

Более эффективными оказалось применение модулей из антифрикционных матери-

алов или с антифрикционным покрытием. 

С 1988 года по предложению ВТИ [13, 25, 34] совместно с ХТЗ на фундаментных 

рамах передней и средней опор пяти турбин К-300-240 ХТЗ Криворожской ГРЭС при пла-

новой замене ЦВД и ЦСД, выработавших ресурс, наряду с другими мероприятиями, ре-

комендованными нормативной документацией [34], были установлены съёмные пла-

стины модульного типа (рисунок 1.13). Четыре такие пластины из чугуна СЧ-20 толщи-

ной 20 мм размещены под опорными поверхностями корпусов подшипников. Каждая из 

них зафиксирована от смещения в осевом направлении поперечной шпонкой и прижата к 

фундаментной раме тремя шпильками, которые служат и для крепления боковых Г-об-

разных прижимов. Съёмные пластины позволяют, при необходимости, при кратковре-

менных остановах турбоагрегата, зачистить поверхности скольжения и/или заменить ма-

териал с низким коэффициентом трения. После выполнения модернизации, по данным, 

представленным в работах [21, 23, 25], на всех турбинах отсутствовали проблемы темпе-

ратурных расширений. Полученные результаты позволили внедрить это мероприятие ещё 

более чем на десяти аналогичных турбинах. 
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Подобное решение было применено на турбине К-330-23,5-4 УЗЭМ, работающей с 

2013 года на Рефтинской ГРЭС (блок №5). Съёмные пластины были выполнены с исполь-

зованием композиционного материала – биметалла стальбронзографит (торговая марка 

«Романит», ТУ У3.02-23478589-1-97, Украина). Коэффициент трения материала сталь-

бронзографит по стали – 0,03-0,04 (без смазки). Пластины из этого же материала на по-

верхность скольжения корпуса подшипника, но на постоянной основе, не обеспечиваю-

щей быстросъёмность, были впервые установлены на турбине Т-185/220-130 ТМЗ, ст. №4 

Омской ТЭЦ-5, во время капитального ремонта турбины по рекомендации и чертежам 

УТЗ (рисунок 1.14)[45, 46]. 

а) – вид на корпус подшипника с фундаментной рамой сбоку;  

б) - вид на фундаментную раму сверху при снятом корпусе подшипника; 

1 – фундаментная рама; 2 – продольная шпонка; 3 – съёмные пластины;  

4, 5 – лапы ЦВД и ЦСД; 6 - корпус подшипника 

Рисунок 1.13 - Съёмные пластины для установки под корпус подшипника [34] 
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Также фирма АВВ при выполнении работ по нормализации тепловых расширений 

на турбине Т-250/300-240 ТМЗ, ст. №4 Киевской ТЭЦ-5, установила в фундаментные 

рамы специальные пластины из агломерированной бронзы, а в корпус подшипника – от-

ветные стальные пластины с полированной рабочей поверхностью. По имеющимся дан-

ным [22] материал пластин имеет низкий, но не стабильный коэффициент трения; а также 

требует оптимизации и стабилизации режима работы по удельным нагрузкам. Аналогич-

ные триботехнические свойства имеют плитки Jonson, предлагаемые фирмой Siemens.  

В Республике Беларусь выполнены работы по разработке литого композиционного 

материала (ЛКМ) на базе кремниевой бронзы (ТУ РБ 100649721.030-2000). Структура 

ЛКМ представляет собой на макроуровне упрочняющие элементы из железоуглероди-

стых или других гранул, равномерно распределённых в матрице. В качестве матрицы ис-

пользуют кремнистые бронзы, характеризующиеся высокими механическими и анти-

фрикционными свойствами, хорошей коррозионной стойкостью. Литейная технология 

изготовления этого материала обеспечивает его невысокую стоимость по сравнению с 

композитами, изготавливаемыми методами порошковой металлургии, и позволяет полу-

чать достаточно крупные детали различной конфигурации с высокими прочностными ха-

рактеристиками. В качестве ответной пары для работы с ЛКМ могут быть применены 

различные стали, которые обеспечивает поверхностную твёрдость HRC 40-52. Коэффи-

циент трения ЛКМ по стали – 0,05-0,07. 

Широкое распространение, особенно при модернизации турбин во время ремонта, в 

отечественной практике получила металлофторопластовая лента (МФЛ) [21 - 25, 34], 

1 – фундаментная рама; 2 – корпус подшипника; 3 – стальные пластины фунда-

ментной рамы; 4 – ответные пластины из материала «Романит» 

Рисунок 1.14 - Установка на поверхность скольжения пластин из закалённой 

стали и пластин из материала «Романит» 
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которая снижает коэффициент трения трущейся пары приблизительно в 2 раза [21, 24, 

25]. МФЛ представляет собой композиционный многослойный антифрикционный мате-

риал. Допускаемое удельное давление на МФЛ 4,9 МПа (50 кгс/см2), гарантированная 

длина пробега – 500 м (30 лет эксплуатации) [21, 25]. Лента устанавливается на фунда-

ментные рамы или корпус подшипника. Фиксация ленты обеспечивается разностью ко-

эффициентов трения антифрикционной и металлической сторон ленты. Во избежание пе-

ремещения ленты её концы отгибаются и прикручиваются к торцам фундаментной рамы 

болтами через крепёжную полосу (рисунок 1.15). Крепление ленты целесообразно прово-

дить одновременно с креплением грязезащитного экрана, без которого эксплуатация 

ленты может быть неэффективной. Вариант устройства грязезащитных экранов на торце-

вых поверхностях также представлены на рисунке 1.15. Как показано в работах ВТИ, при 

качественном экранировании зазора между корпусом подшипника и фундаментной ра-

мой МФЛ надёжно эксплуатируется, как минимум, в течение 1-2 межремонтных перио-

дов. 

Одним из основных достоинств использования МФЛ является возможность её уста-

новки без демонтажа цилиндров турбины, с подъёмом только корпусов подшипников ана-

логично подъёму корпусов подшипников при чистке поверхностей. После установки 

МФЛ может возникнуть необходимость корректировки центровки опорных подшипни-

ков и обойм масляных уплотнений на толщину подложенной ленты.  
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1 — металлофторопластовая лента (МФЛ); 2 — крепёжные болты;3 — крепёжная накладка; 4 — фундаментная рама; 

 5 — корпус подшипника; 6 — грязезащитный экран из нержавеющей фольги 

Рисунок 1.15 - Установка МФЛ и грязезащитного экрана [34] 
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1.3.1.2 Применение разгружающих устройств 

В процессе эксплуатации паровых турбин в межремонтный период часто наблюда-

ется ухудшение качества поверхностей скольжения фундаментных рам и подошв корпу-

сов подшипников. Причинами являются образование ржавчины, попадание грязи и выго-

рание масла и, как следствие, увеличение сил трения на этих поверхностях. В ряде слу-

чаев это приводит к серьёзным проблемам при пуске/останове агрегатов. Все мероприя-

тия, связанные со снижением коэффициента трения на контактных поверхностях (т.е. 

установка металлофторопластового покрытия на фундаментную раму, установка смен-

ных пластин на подошву корпуса подшипника) могут выполняться только во время про-

ведения ремонта. В то же время достаточно часто возникает ситуация, при которой тур-

бину, имеющую затруднённые тепловые перемещения, ещё необходимо эксплуатировать 

длительное время. Для этого случая предложены решения по снижению весовой нагрузки 

на поверхность скольжения. 

ЛМЗ практикуют установку дополнительной съёмной разгружающей опоры [5] с 

упругими элементами (пружинами) непосредственно под лапу цилиндра (рисунок 1.16). 

Упругость опоры не препятствует свободному расширению лап, а сама она воспринимает 

часть вертикальной нагрузки, разгружая корпус подшипника. 

Большинство конструкций разгружающих опор [40, 41] в качестве упругих элемен-

тов используют дисковые (тарельчатые) пружины, набранные пакетами на телескопиче-

ски соединённые между собой стержни.  

Недостатками таких конструкций опор являются: 

1) возможность заклинивания в телескопических стержнях; 

2) большие габаритные размеры дисковых пружин, затрудняющие размещение опор 

в непосредственной близости от корпусов подшипников; 

3) сниженная разгружающая способность в крайних положениях корпуса подшип-

ников, связанная с изменением расстояния между опорной площадкой на фунда-

ментной раме и опорной площадкой на корпусе подшипников.  
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Качающиеся опоры с тарельчатыми пружинами, в частности, были применены на 

постоянной основе при выполнении в 1993 году фирмой ABB мероприятий, направлен-

ных на уменьшение кручения ригелей фундамента турбины Т-250/300-240 ТМЗ, ст.№ 4 

Киевской ТЭЦ-5. Опоры были размещены внутри корпуса подшипника. В результате та-

кого расположения качающиеся опоры постоянно находятся в работе, а изменение раз-

гружающего усилия возможно только на остановленной турбине.  

С участием автора настоящей работы была разработана и защищена патентом РФ 

[42] другая конструкция разгружающего устройства, принципиальная схема которого 

приведена на рисунке 1.17. Устройство состоит из набора упругих элементов, установ-

ленных между двумя траверсами. Сжатие упругих элементов осуществляется за счёт двух 

резьбовых тяг. Устройство опирается на опорную площадку 4, устанавливаемую на фун-

дамент; вторая опорная площадка 1, подводится под выступающие элементы корпуса 

подшипника. Устройство устанавливается в сжатом состоянии, по мере освобождения 

упругих элементов часть весовой нагрузки переносится на устройство. Применение такой 

конструкции позволяет уменьшить силы трения на поверхностях контакта корпуса под-

шипника и фундаментной рамы за счёт передачи части весовой нагрузки, приходящейся 

на подошву корпуса подшипника, непосредственно на фундамент турбины через упругие 

1 — фундаментная рама; 2 — корпус подшипника; 3 — поперечная шпонка;4 

— скоба; 5 — лапа; 6 — дополнительная опора 

Рисунок 1.16 - Установка дополнительной опоры под лапу для уменьшения 

силы, действующей со стороны лапы на корпус подшипника [5] 
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элементы разгружающего устройства. В качестве упругих элементов в разработанной 

конструкции используются гибкие упругие пластины, типа рессорных, установленные 

вертикально.  

Съёмные разгружающие устройства могут быть применены как временное решение, 

при острой необходимости эксплуатации турбины, имеющей проблемы в функциониро-

вании СТП, до капитального ремонта. 

1.3.2. Модернизация устройства сочленения цилиндра турбины и выносного корпуса 

подшипника 

Как было показано в разделе 1.2.4, кроме повышенных сил трения на подошве кор-

пусов подшипников, причиной затруднённых тепловых перемещений корпусов подшип-

ников является возникновение повышенных сил трения на продольной шпонке в резуль-

тате заклинивания и закусывания.  

1 - опорная площадка корпуса подшипника; 2 - корпус подшипника; 3 - лапа 

цилиндра турбины; 4 - опорная площадка фундаментной рамы; 5 - фундаментная рама;  

6 - фундамент; 7 - упругий элемент; 8 - траверса; 9 - тяга; 10 - гайка 

Рисунок 1.17 - Принципиальная схема разгружающего устройства 
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1.3.2.1 Модернизация поперечного шпоночного соединения 

Традиционно считалось, что чаще всего заклинивание поперечных шпонок лап про-

исходит вследствие неравномерного прогрева лап по ширине: при подаче пара на конце-

вое уплотнение перед пуском турбины внутренняя поверхность лапы, прилегающая к ка-

мерам уплотнений, прогревается сильнее, чем наружная. В результате лапа разворачива-

ется наружу и заклинивает шпонку. 

Исследования силового взаимодействия лап цилиндров и корпусов подшипников, в 

том числе исследования, выполненные с участием автора на различных типах турбин раз-

ных изготовителей [43, 44], показали, что заклинивание в поперечных шпонках имеет бо-

лее сложный механизм и связано с изменением теплового состояния цилиндра во время 

пуска. В начальный период пуска (после подачи пара на уплотнения и до начала интен-

сивного прогрева цилиндров) лапы цилиндров турбины деформировались в стороны от 

оси турбины, а «крылья» корпуса подшипников, на которые опираются лапы, деформи-

ровались от цилиндров (рисунок 1.18, а). Характер деформации «крыльев» корпусов под-

шипников оставался неизменным всё время пуска. С началом интенсивного прогрева сте-

нок цилиндра при увеличении расхода пара через турбину лапы деформировались к оси 

турбины (рисунок 1.18, б). 

а) при подаче пара  

на уплотнения 
б) при увеличении 

пропуска пара 

Рисунок 1.18 - Изменение взаимного положения лап цилиндров и опорных 

«крыльев» корпусов подшипников во время пуска 
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Величины взаимных угловых перемещений лап и «крыльев» корпусов подшипников 

таковы, что гарантированно происходит заклинивание в поперечной шпонке с последую-

щим пластическим деформированием элементов сочленения.  

Мероприятия по исключению заклинивания в паре «корпус подшипника – продоль-

ная шпонка» развивались по трём основным направлениям: 

− модернизация поперечного шпоночного соединения; 

− изменение конструкции сочленения корпуса подшипника с цилиндром тур-

бины с исключением опорных лап цилиндров из схемы передачи осевого уси-

лия; 

− изменение конструкции направляющих осевого перемещения выносных корпу-

сов подшипников. 

Для исключения заклинивания в поперечном шпоночном соединении предлагались 

различные варианты решения этой задачи:  

− применение антифрикционных материалов в сочленении; 

− изменение зазоров в сочленениях направляющих устройств; 

− изменение конструкции устройства сочленения. 

ВТИ для исключения заклинивания в поперечном шпоночном соединении исполь-

зовал твёрдосмазочные гальванопокрытия на основе серебра – двуокиси рения [21, 25, 

26]. За период с 1995 по 1999 год реконструкция поперечных шпонок с нанесением твёр-

досмазочных материалов была осуществлена на трёх турбинах Т-180/210 ЛМЗ, трёх тур-

бинах ПТ-80-130 ЛМЗ и двух турбинах Т-250/300-240 ТМЗ. Во всех случаях [26] приме-

нение твёрдосмазочных покрытий в сочетании с установкой металлофторопластовой 

ленты на фундаментную раму обеспечило выравнивание перемещений лап цилиндров по 

поперечным шпонкам. Достигнуто практически равенство расчётных и измеренных зна-

чений абсолютных тепловых перемещений корпусов подшипников. На турбине 

ПТ-80-130 по данным ВТИ лишь за счёт твёрдосмазочного покрытия поперечных шпонок 

абсолютное перемещение передней опоры увеличилось на 6 мм, второй опоры - на 3 мм; 

улучшились показатели относительных расширений ЦНД. 
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Известно, что фирма Siemens для улучшения скольжения лап цилиндров относи-

тельно поперечных шпонок предлагала использовать упоминавшиеся ранее в подразделе 

1.3.1.1 плитки Jonson. 

Также ОАО «Белэнергоремналадка» рассматривало возможность использования 

плиток из ЛКМ для уменьшения вероятности заклинивания в поперечном шпоночном со-

единении. 

При разработке систем тепловых расширений паровых турбин предполагалось, что 

свобода тепловых перемещений в заданных направлениях будет обеспечиваться тепло-

выми зазорами между элементами системы. На протяжении длительного времени тепло-

вые зазоры, задаваемые при проектировании, на всех типах турбин сохранялись неизмен-

ными. Зазоры по всем направляющим обычно задавались от 0,04 до 0,06 мм [2 - 9, 37, 38].  

Учитывая накопленный опыт эксплуатации, во время которой происходило есте-

ственное увеличение зазоров на поперечных шпонках в результате угловых перемещений 

лап относительно корпусов подшипников, для исключения заклинивания подвижных эле-

ментов зазоры в шпоночных соединениях некоторых турбин большой мощности не-

сколько увеличили. В таблице 1.1 представлены величины зазоров в шпоночных соеди-

нениях систем тепловых расширений турбин, выпускавшихся ОАО «Турбомоторный за-

вод» [37]. Причём необходимо отметить, что зазоры на поперечных шпонках увеличены 

в три раза по сравнению с ранее выпускавшимися турбинами, а зазоры на продольных и 

вертикальных шпонках увеличены только в 2 раза.  

  

Таблица 1.1 - Величины зазоров в шпоночных соединениях систем тепловых расшире-

ний турбин производства ОАО «Турбомоторный завод» 

Тип турбины 

Величина теплового зазора, мм 

продольная 

шпонка 

вертикальная 

шпонка 

поперечная 

шпонка под 

лапами 

поперечная 

шпонка 

фикспункта 

Т-100-130 

Р-100-130 
0,05…0,06 0,04…0,06 0,04…0,06 0,04…0,06 

Т-250-240 0,10…0,15 0,08…0,10 0,12…0,18 0,08…0,10 

Т-175-130 

ПТ-135-130 
0,08…0,12 0,06…0,10 0,12…0,15 0,08…0,10 
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В нормативной документации [34] даны рекомендации по увеличению величины за-

зоров в поперечных шпоночных соединениях турбин всех типов до 0,2 мм. Тем не менее, 

опыт эксплуатации турбин с увеличенными зазорами в поперечных шпоночных соедине-

ниях показал, что такое решение не позволило полностью устранить проблему.  

Одним из первых и относительно легко реализуемых в условиях станции решений 

по модернизации поперечного шпоночного соединения является придание поперечным 

шпонкам ромбовидной формы [34]. Поперечную шпонку укорачивают до 1/3 её длины 

(ширины лапы) путём выборки металла по обе стороны от центрального участка шпонки 

(рисунок 1.19). Такое мероприятие увеличивает возможность поворота лап в 3 раза, что, 

с учётом результатов исследований [29, 33, 43, 44 67, 68], явно недостаточно для полного 

исключения закусываний в поперечных шпонках. 

Этот недостаток поперечных неподвижных шпонок ЦКТИ впервые предложил 

устранять путём установки разрезных (подвижных) поперечных шпонок [18, 29, 30, 47, 

48].  

Конструктивная схема разрезной поперечной шпонки представлена на рисунке 1.20. 

Разрезная поперечная шпонка состоит из трёх основных элементов: основания 1, вставки 

Рисунок 1.19 - Ромбовидная поперечная шпонка 
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2 и гребня 3. Гребень 3, на который опирается лапа 4 корпуса цилиндра, в своей нижней 

части выполнен в форме горизонтально расположенного полуцилиндра. Полуцилиндр 

входит в соответствующей формы паз вставки. Нижняя часть вставки 2 имеет цилиндри-

ческий шип с вертикальной осью, который соосно расположен в отверстии основания 1, 

укреплённого неподвижно на корпусе подшипника 5. 

При температурных перемещениях лапы 4 и деформациях корпуса цилиндра гребень 

3 вместе с лапой 4 имеет возможность поворачиваться в горизонтальной и вертикальной 

плоскости относительно основания 1 по цилиндрическим поверхностям вставки 2 и осно-

вания 1, компенсируя изменение положения лапы 4 в двух взаимно перпендикулярных 

направлениях. При этом взаимное положение лапы 4 и корпуса подшипника 5 в осевом и 

вертикальном направлениях сохраняется неизменным, обеспечивая первоначальную цен-

тровку турбины.  

Испытания разрезных поперечных шпонок на турбинах К-300-240 ЛМЗ Киришской 

ГРЭС [18, 47] показали, что разработанная конструкция обеспечила свободное попереч-

ное перемещение лап без их заклинивания.  

1 – основание; 2 – вставка; 3 – гребень; 4 – лапа цилиндра; 5 - корпус подшип-

ника; 6 – зажим 

Рисунок 1.20 Конструктивная схема разрезной поперечной шпонки [48] 
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В 1993 – 1994 гг. на ТЭЦ-22 ОАО «Мосэнерго» проводились работы по нормализа-

ции тепловых перемещений турбин Т-250/300-240 ТМЗ, ст. №9 и №10 [30]. В объём работ 

были включены мероприятия по модернизации системы опирания цилиндров на корпуса 

подшипников, которые заключались в замене 10 штатных поперечных шпонок на разрез-

ные (четыре шпонки ЦВД, четыре шпонки ЦСД-1 и две шпонки ЦСД-2). Опыт эксплуа-

тации разрезных шпонок на турбинах типа Т-250/300-240 ТМЗ показал «их недостаточ-

ную жёсткость в осевом направлении, что вело к увеличению относительных расширений 

(укорочений) роторов при пусках и остановах и потребовало доработки конструкции, свя-

занной с ограничением перемещений элементов шпонок в осевом направлении» [18, 30]. 

Решение, применённое в разрезных поперечных шпонках ЦКТИ, получило развитие 

в конструкции поворотной поперечной шпонки, разработанной и запатентованной 

АО «Теплоэнергосервис» [49]. Конструкция поворотной шпонки (рисунок 1.21) допус-

кает свободные угловые перемещения в горизонтальной плоскости лап цилиндров и опор-

ных «крыльев» корпуса подшипников относительно друг друга, сохраняя при этом спо-

собность передавать осевые усилия от лап цилиндра на корпус подшипника. Поворотная 

поперечная шпонка состоит из двух частей: неподвижной (основание) и поворотного 

зуба. Поворотный зуб представляет собой прямоугольную призму с цилиндрическим 

1 – основание; 2 – поворотный зуб; 3 – шип; 4 - корпус подшипника;  

5 – лапа цилиндра 

Рисунок 1.21 - Поперечная поворотная шпонка [49] 
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шипом. Основание шпонки имеет цилиндрическое отверстие под шип. Зазор в паре «по-

воротный зуб – основание» выбран таким образом, чтобы при нагреве шпонки исключить 

её заклинивание в отверстии.  

При дальнейшем развитии представленной выше конструкции поворотной попереч-

ной шпонки, с участием автора настоящей работы, была разработана и запатентована кон-

струкция «обратной» поворотной шпонки (рисунок 1.22)[50].  

У «обратной» поворотной шпонки, в отличии от обычной поворотной шпонки, 

шип 1 выполнен заодно целое с основанием шпонки 2. Ступенчатая форма шипа, выпол-

ненного за одно целое с основанием шпонки 2, и поворотной части 3, на которую опира-

ется лапа 4, позволяют увеличить несущую способность устройства сочленения. Вели-

чина предельного осевого усилия, передаваемого такой шпонкой, увеличивается за счёт 

более полного использования ограниченных габаритов узла сочленения на модернизиру-

емых турбинах и за счёт увеличения плеча приложения весовой нагрузки.  

Кроме «обратной» поворотной шпонки, для модернизации устройства сочленения 

лап цилиндров и корпусов подшипников турбин К-300-240 ХТЗ, с участием автора была 

разработана и запатентована поперечная дисковая шпонка (рисунок 1.23) [51]. Конструк-

ция поперечной дисковой шпонки имеет значительные отличия от других устройств со-

членения лап цилиндра и корпуса подшипников. 

Отличия этого устройства от ранее рассмотренных были обусловлены особенно-

стями конструкции турбин ХТЗ [3, 5, 6, 8, 9]. Как указывалось в подразделе 1.2.2.1, у тур-

бин ХТЗ цилиндр опирается на корпус подшипника лапами верхней половины, а не ниж-

ней половины как у турбин российских заводов-изготовителей. Сочленение цилиндров с 

корпусами подшипников осуществляется с помощью выступов («поперечных шпонок»), 

выполненных на лапах нижней половины, и пазов, выполненных на корпусах подшипни-

ков.  
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1 – шип, 2 - основание шпонки, 3 – поворотная часть,  

4 – лапа цилиндра, 5 – корпус подшипников 

Рисунок 1.22 - Конструкция «обратной» поворотной шпонки 

1 - корпус подшипника, 2 - диск с пазом, 3 - лапа с выступом,  

4 - опорная лапа. 

Рисунок 1.23- Поперечная дисковая шпонка для турбин ХТЗ 



57 

 

Схема передачи усилий между цилиндрами и корпусом подшипника для дисковой 

поперечной шпонки отличается от штатной схемы только наличием промежуточного 

тела - диска, обеспечивающего свободу угловых перемещений лап нижней половины ци-

линдра и опорных «крыльев» корпуса подшипников относительно друг друга. Таким об-

разом, предельное осевое усилие, передаваемое этим устройством, не меньше, чем пре-

дельное осевое усилие, передаваемое ромбовидной шпонкой, рекомендуемой [34], и пре-

вышает этот показатель у других устройств сочленения, предлагаемых для модернизации 

турбин.  

Вариант конструкции поперечного шпоночного соединения, использующего прин-

цип поворотности промежуточного тела, передающего осевое усилие, предложена и за-

щищена патентом РФ на изобретение специалистами АО «Силовые машины» [52] в 

2022 году. 

1.3.2.2 Изменение конструкции устройства сочленения корпуса подшипника с 

цилиндром турбины с исключением опорных лап цилиндров из схемы передачи осевого 

усилия 

Исключить влияние асимметрии удлинения лап цилиндров можно изменением кон-

струкции узлов сочленения цилиндров и корпусов подшипников [14, 53, 54, 55] с исклю-

чением лап цилиндров из схемы передачи осевого усилия и организации передачи осевого 

усилия по оси турбоагрегата. Исключение лап цилиндров из схемы передачи осевого уси-

лия позволяет также устранить такую причину заклинивания на продольной шпонке, как 

заклинивание в поперечном шпоночном соединении. 

Известно о реальном использовании трёх типов таких устройств. 

С 90-х годов прошлого века ХТЗ на своих турбинах, в частности на турбинах типа 

К-325-23,5 и К-500-23,5-2, в качестве устройства сочленения цилиндра турбины и вынос-

ного корпуса подшипника применяет сцепное устройство в форме Т-образного зацепа 

(рисунок 1.24), которое выполняет одновременно функции поперечных и вертикальных 
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шпонок [56, 57]. По такому же принципу разрабатывались устройства сочленения специ-

алистами НПО ЦКТИ [58]. На аналогичное устройство УТЗ получен патент РФ на полез-

ную модель [59]. 

Похожая конструкция применяется на ряде зарубежных машин, в частности, на тур-

бинах фирмы «Парсонс» в 60-х годах XX века [60]. Задача передачи осевого усилия от 

цилиндра турбины на корпус подшипника решалась применением конструкции на основе 

упругого элемента в виде гибкой горизонтальной пластины, выполнявшей роль попереч-

ной и вертикальной шпонок традиционной СТП. Общий вид такой конструкции, исполь-

зуемой в настоящее время, например в турбинах Škoda [61], представлен на рисунке 1.25. 

Упругий элемент допускает взаимное перемещение цилиндра турбины и корпуса под-

шипника по вертикали, но при этом остаётся очень жёстким в поперечном и осевом 

направлении.  

Другая конструкция сцепного устройства [62] была применена на турбине 

Т-250/300-240 ст.№9 ТЭЦ-22 «Мосэнерго» в 1993 году. Общий вид сцепного устройства 

«серьгового» типа представлен на рисунке 1.26. Для установки устройства использова-

лись штатные места под вертикальные шпонки. Крепление к корпусу подшипника по 

сравнению со штатной вертикальной шпонкой было усилено, чтобы воспринять повы-

шенные нерасчётные усилия. Необходимо также отметить, что одновременно со 

1 - корпус цилиндра турбины; 2 – корпус подшипника;3- сцепное устройство 

Рисунок 1.24 – «Т-образный» зацеп 
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1 – корпус подшипника; 2 – гибкая пластина; 3 – крепление к корпусу под-

шипника. 

Рисунок 1.25 - Сцепное устройство в виде гибкой пластины 

1 – опора под лапу;2 – поперечная шпонка; 3 – лапа цилиндра;  

4 – корпус цилиндра; 5 – продольные шпонки; 6 – сцепное устройство; 7 

– вильчатый хвостовик; 8 – штифт; 9 – серьга. 

Рисунок 1.26 - Сцепное устройство «серьгового» типа 
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сцепным устройством на этом турбоагрегате были установлены в «страхующем» режиме, 

т.е. с увеличенными зазорами по лапе, «разрезные» шпонки ЦКТИ. По прошествии двух 

межремонтных периодов была выполнена ревизия сцепного устройства. Натиров, зади-

ров и следов выработки на сопрягаемых поверхностях устройства при ревизии не было 

обнаружено. Проблем с тепловыми расширениями после выполнения модернизации на 

этой турбине не наблюдалось. Поскольку одновременно было внедрено две конструкции, 

предназначенные для нормализации тепловых расширений, то определить какая из них 

внесла больший вклад оказалось затруднительно.  

Несмотря на явные преимущества вышеописанных устройств передачи осевого уси-

лия, ни одно из них (или их аналоги) не были применены серийно российскими заводами-

изготовителями турбин. Применение подобных устройств ремонтными организациями 

осложнено необходимостью выполнения доработки, как минимум, корпусов подшипни-

ков в заводских условиях и необходимостью согласования модернизации с заводами-из-

готовителями.  

Также в работах МЭИ [14, 53 - 55] даны предложения по кардинальному изменению 

системы тепловых расширений паровых турбин, предполагающие, что   система тепловых 

расширении должна предусматривать жёсткое закрепление опор валопровода на фунда-

ментных рамах и свободное (без шпонок) скольжение лап цилиндров по корпусам опор 

(рисунок 1.27). 

При предлагаемой организации системы тепловых расширений турбины, цитиру-

ется по [14]: «… Цилиндры ВД и СД жёстко связаны между собой продольными штан-

гами 8, проходящими сквозь стул II. 

При тепловых расширениях цилиндры ВД и СД от фикспункта 4 смещаются вперёд 

при скольжении лап по опорным поверхностям на стульях подшипников. 

Упорный подшипник расположен в стуле II для оптимальности зазоров в проточной 

части. Существенным отличием в рассматриваемой системе по сравнению с первой и 

второй системами является то, что упорный подшипник при помощи штанг, проходя-

щих сквозь стенки стула II, жёстко связан с корпусами ВД и СД, и при тепловых расши-

рениях смещается в осевом направлении вместе с системой корпусов ВД и СД. Тем са-

мым обеспечивается сохранность (малые изменения) осевых зазоров в проточных частях 

ВД и СД. …». 
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Из представленного фрагмента описания видно, что для реализации предлагаемой 

системы необходимо внести кардинальные изменения как в конструкцию корпусов под-

шипников, так и в конструкцию других узлов и элементов турбины.  

1 — осевые шпонки; 2 — поперечные шпонки стульев I н 11, 3 — вертикальные 

шпонки ЦВД и ЦСД; 4 — поперечные шпонки, образующие фикспункт си-

стемы ЦВД—ЦСД; 5 — поперечные шпонки стула III, 6 — поперечные шпонки 

ЦНД; 7 — вертикальные шпонки ЦНД; 8 — продольные штанги, связывающие 

жёстко корпуса ЦВД и ЦСД; 9 — упорный подшипник, жёстко связанный со 

штангами 

Рисунок 1.27. - Схема системы тепловых расширений многоцилиндровой паро-

вой турбины по предложениям МЭИ [14] 
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Поскольку предложения МЭИ носят концептуальный характер и требуют значитель-

ной конструкторской проработки и изменения технологии изготовления турбин, отра-

ботки конструкции, значительного объёма пуско-наладочных и доводочных работ, ни 

один из российских заводов-изготовителей паровых турбин не принял на себя в настоя-

щее время  риски внедрения новой системы.  

1.3.3. Модернизация направляющих осевого перемещения выносных корпусов 

подшипников 

По оценке специалистов ОАО «Белэнергоремналадка» [63] на продольные шпонки 

в направлении перпендикулярном оси турбины могут действовать значительные – до 

120 тонн – нагрузки. Эти нагрузки, как уже упоминалось ранее, обусловлены неравномер-

ностью расширений фланцевых соединений цилиндров из-за асимметрии при их изготов-

лении, а также имеющих место в эксплуатации значительных разностях температуры ме-

талла цилиндров слева и справа (до 25-30 ºС). При повороте корпуса подшипника в гори-

зонтальной плоскости под действием внешних сил, приложенных к корпусу со стороны 

цилиндров турбины, значительно уменьшается площадь контакта направляющих и кор-

пуса подшипника, и возникают пластические деформации в точках контакта направляю-

щих и корпуса, проявляющиеся в появлении натиров и задиров металла. Пластические 

деформации на поверхностях сопряжения, в сочетании с перемещением корпуса вдоль 

направляющих, приводят к износу сопрягаемых поверхностей и, соответственно, к уве-

личению зазоров в сопряжении. С учётом необходимого запаса прочности материал для 

продольных шпонок должен иметь предел пропорциональности при сжатии не ниже 300 

МПа при удовлетворительных триботехнических свойствах [63]. В настоящий момент та-

ким требованиям удовлетворяют только ЛКМ.  

На рисунке 1.28 представлена выполняемая ОАО «Белэнергоремналадка» модерни-

зация узла «паз подошвы корпуса подшипника – продольные шпонки». В паз подошвы 

корпуса подшипника, в места его контакта с продольными шпонками, устанавливаются 

вставки из литого композитного материала. Такая модернизация была реализована на 

ряде мощных многоцилиндровых паровых турбин эксплуатируемых ГПО «Белэнерго», в 
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частности, на турбине Т-250/300-240 ТМЗ ст. №6 Минской ТЭЦ-4 сняты все ограничения 

по режимам эксплуатации [64]. 

Другим способом предотвратить появление натиров и задиров на поверхностях кон-

такта корпуса подшипника и продольной шпонки является такое изменение конструкции 

продольных шпонок, при котором принципиально невозможно уменьшение площади 

контакта при повороте корпуса подшипника в горизонтальной плоскости.  

Предприятие ООО «Комтек – Энергосервис»[65] реализовало на турбине 

Т-180-130 ЛМЗ, Вильнюсской ТЭЦ, реконструкцию продольных шпонок с использова-

нием принципа их поворотности, используемому в поворотных поперечных шпонках (ри-

сунок 1.29).  

1 – подошва корпуса подшипника; 2 – паз в подошве корпуса подшипника;  

3 – вставка из литого композиционного материала 

Рисунок 1.28 - Вставки из литого композиционного материала [64] 
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Конструкция направляющих осевого перемещения (продольных шпонок) с элемен-

тами поворотности реализована на некоторых новых турбинах производства УТЗ (рису-

нок 1.30), в частности в СТП турбин КТ-63-7,7. 

Рисунок 1.30 - Продольная шпонка УТЗ с элементами поворотности 

Рисунок 1.29  - Продольные поворотные шпонки [65] 
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Направляющая, как видно из рисунка, имеет ромбовидную форму, аналогичную ре-

комендуемым поперечным ромбовидным шпонкам [34]. Паз в фундаментной раме 

остался без изменений по сравнению с традиционной СТП. В пазе шпонка крепится одной 

осью, диаметр которой составляет примерно четверть от ширины паза. Для обеспечения 

поворотности между шпонкой и боковыми стенками паза фундаментной рамы организо-

ваны зазоры.  

Подробный анализ конструкций продольных шпонок ООО «Комтек – Энергосер-

вис» и УТЗ, представлен в главе 6. 

1.3.4. Результаты внедрения модернизаций узлов системы тепловых перемещений 

выносных корпусов подшипников 

Анализ результатов реализации мероприятий, выполненных различными организа-

циями, по снижению коэффициентов трения поверхностей скольжения корпусов подшип-

ников по фундаментным рамам и установки поворотных/разрезных поперечных шпонок 

показывает, что выполнение этих мероприятий не всегда решает проблему нормализации 

тепловых расширений. Более того, последние годы стали наблюдаться случаи нарушения 

работы СТП паровых турбин не только находящихся в эксплуатации значительное время, 

но и турбин, недавно введённых в эксплуатацию, и на которых внедрены основные меро-

приятия, рекомендуемые для нормализации работы СТП. 

 В частности, на одной из турбин Омской ТЭЦ-5, несмотря на внедрение комплекса 

мероприятий, включающих в себя установку поворотных шпонок и установку на поверх-

ность скольжения корпусов подшипников по фундаментным рамам пластин из материала 

«Романит» (см. п. 1.3.1.1), наблюдалось повышенное, до 1,1 мм/м изменение уклона ри-

геля. По данным специалистов ООО НПП «Уральская лаборатория вибрации», выполняв-

ших работы по обследованию фундамента, каких-либо нарушений в его состоянии, кото-

рые могли бы объяснить такую величину изменения уклона ригеля, выявлено не было. 

На турбине К-330-24,5-4 УЗЭМ, введённой в эксплуатацию в 2013 г. взамен ранее 

демонтированной турбины К-300-240 ХТЗ, конструкцией которой было предусмотрено 

применение поворотных шпонок и применение легкосъёмных пластин из композитного 
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антифрикционного материала на поверхности скольжения корпусов подшипников, 

наблюдались затруднённые тепловые перемещения среднего корпуса подшипников, про-

являющиеся в скачкообразном перемещении и в повышенных углах закрутки ригеля. Пе-

ред монтажом новой турбины было выполнено обследование фундамента специализиро-

ванной организацией, нарушений в его состоянии также выявлено не было. 

На новой одноцилиндровой турбине двух давлений КТ-63-7,7 УТЗ на поверхности 

скольжения которой установлены пластины из закалённой стали и применены продоль-

ные шпонки, использующие принцип поворотности, при проведении пусковых операций 

при пуске после комплексного опробования наблюдалась повышенная вибрация, не поз-

волившая взять нагрузку более 30 МВт. Максимальное перемещение корпуса переднего 

подшипника, по показаниям штатного прибора абсолютного перемещения, составило 

11 мм при расчётной величине перемещения 14 мм.  

Представленные примеры указывают на то, что при выполнении работ по наладке 

работы СТП и при её проектировании учитываются не все факторы, негативно влияющие 

на работу СТП. Мероприятия связанные с исключением заклинивания на поперечных 

шпонках и снижением сил трения на поверхности скольжения корпусов подшипников по 

фундаментным рамам не всегда обеспечивают нормальную работу СТП. 

1.4. Система компенсации тепловых расширений трубопроводов 

Важным элементом паротурбинной установки, оказывающим влияние на работу си-

стемы тепловых расширений, являются присоединённые к турбине трубопроводы. 

Исследования усилий действующих на опорные лапы цилиндров, выполненные спе-

циалистами ЦКТИ [18] показали, что при проведении пуска турбины К-800-240-3 ЛМЗ 

суммарная весовая нагрузка на опорные «крылья» корпуса среднего подшипника изменя-

ется на 30%, что позволило сделать вывод о влиянии на работу СТП усилий от присоеди-

нённых к цилиндрам турбины трубопроводов.  

На то, что со стороны присоединённых к турбине трубопроводов могут действовать 

не только значительные вертикальные усилия но и усилия в горизонтальной плоскости, 

указывают также данные по изучению причин аварийных остановов трёх турбин типа 
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ВК-100 ЛМЗ (Нижне-Туринская ГРЭС и Верхне-Тагильская ГРЭС) и двух турбин типа 

ВК-50 ЛМЗ (Серовская ГРЭС) в 2005-2006 годах [101].   

Исследования вибрационного состояния ряда теплофикационных турбин, выпол-

ненные с участием автора, показали, что на вибрационное состояние опор валопровода 

влияние оказывает включение/выключение в работу теплофикационных отборов [44, 66 - 

68]. Для нормализации вибрационного состояния турбоагрегата был предложен ком-

плексный подход [44]. При выполнении обследований анализировалось не только состо-

яние валопровода и его опор, но и состояние систем компенсации тепловых расширений 

трубопроводов (СКТР) присоединённых к турбине.  

В СКТР паротурбинных установок для компенсации тепловых расширений трубо-

проводов и минимизации усилий и моментов, действующих с их стороны на цилиндры 

турбины, используют два способа: 

1) самокомпенсации тепловых расширений трубопроводов; 

2) применение специальных компенсирующих устройств – линзовых ком-

пенсаторов. 

Наиболее надёжным, а при давлениях пара свыше 1,56 - 2,45 МПа (16 - 25 кгс/см2) 

единственно возможным способом компенсации температурных расширений трубопро-

водов высокого давления является компенсация за счёт упругих деформаций изгиба и 

кручения самих трубопроводов, так называемая самокомпенсация тепловых удлинений 

[69 - 73]. Необходимо отметить, что при расчёте трубопроводов на самокомпенсацию ос-

новное внимание, как правило, уделяется прочности элементов собственно трубопровода 

и патрубков оборудования. Значения допускаемых усилий и моментов, действующих на 

патрубки оборудования, задаются разработчиками оборудования как правило, из условия 

прочности оборудования.   

Минимизация усилий за счёт самокомпенсации трубопроводов предусматривается 

для трубопроводов высокого давления, имеющих относительно небольшой диаметр. Ми-

нимизация усилий от трубопроводов большого диаметра, в виду их достаточно большой 

жёсткости, достигается за счёт применения многошарнирных схем [69], как правило трёх-

шарнирных (рисунок 1.31).  
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В качестве шарниров применяются, как правило, линзовые или сильфонные компен-

саторы [73 - 93]. Для исключения влияния сил гидравлического распора на большинстве 

трубопроводов паротурбинных установок концы труб, между которыми установлен ком-

пенсатор, соединяются между собой короткими стяжками, допускающими поворот в 

плоскости, перпендикулярной плоскости стяжек (рисунок 1.32), соответственно, плос-

кость, проходящая через стяжки, должна быть перпендикулярна плоскости излома в шар-

нире. Недостатком представленного на рисунке. 1.32 шарнирного узла явлется то, что 

конструкция стяжек допускает некоторое перемещение участков трубопровода под 

действием усилия гидравлического распора в компенсаторе. Соответсвенно, все усилия 

вызванные изменением давления в трубопроводе и пульсации потока могут передаваться 

на турбину и на оборудование паротурбинной установки. Исследования [94 - 96] 

показали, что проблема передачи вибрации, вызванной изменением давления и 

пульсациями потока, характерна для трубопроводов с жидкостями. В плане влияния 

непосредственно на СТП такими трубопроводами являются маслопровыоды системы 

смазки и регулирования. Это явялется одной из причин, по которой не рекомендовано 

применение компенсаторов на напорных линиях маслопроводов турбины.  

Рисунок 1.31 - Трёхшарнирная схема компенсации тепловых расширений трубо-

проводов [69] 
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Значительно снизить влияние распорного усилия позволяет конструкция 

поворотного линзового (сильфонного) компенсатора (рисунок. 1.33) [97, 99]. 

Недостатком такой конструкции компенсатора, в отличие от представленной на ри-

сунке 1.32, является то, что плоскость изгиба жестко задана. 

Реальные трубопроводы, в отличие от представленного на рисунке 1.31, имеют 

сложную пространственную форму (рисунок 1.34). Положения патрубков оборудования 

изменяются во времени в зависимости от режима работы паротурбинной установки. Со-

ответственно изменяется во времени и пространстве положение плоскостей излома шар-

ниров. Полностью решить проблему организации шарнира может конструкция кардан-

ного сильфонного компенсатора с карданными стяжками (рисунок 1.35) [98, 99]. В связи 

с компоновочными и финансово-экономическими ограничениями подобные шарнирные 

узлы не получили широкого применения в паротурбинных установках, особенно при ре-

конструкции существующих паротурбинных установок. Актуальным остаётся вопрос вы-

бора оптимальной ориентации стяжек конструкции, представленной на рисунке 1.32. 

Рисунок 1.32 - Применение линзового компенсатора в качестве шарнира [68] 



70 

 

 

 

Рисунок 1.33 - Угловой сильфонный компенсатор 

Рисунок 1.34 - Расчётная схема системы трубопроводов отбора пара на сетевой подо-

греватель №2 и ПНД-2 турбоустановки Т-100/120-130ТМЗ (построена автором по 

данным завода-изготовителя) 
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В рамках комплексного подхода к нормализации работы СТП и вибрационного со-

стояния опор валопроводов турбин автором настоящей работы на в период с 1996 по 2005 

год, с использованием специальных расчётных программ, определялась оптимальная ори-

ентация стяжек линзовых компенсаторов. После внедрения разработанных рекомендаций 

по оптимизации положения стяжек линзовых компенсаторов влияние включения/выклю-

чения отборов на вибрационное состояние турбины не наблюдалось. Таким образом, ис-

ходя из вышеизложенного можно сделать вывод, что причиной затруднений в работе 

СТП, вызывавших изменение вибрационного состояния турбин, были усилия, действо-

вавшие на цилиндры турбины со стороны трубопроводов. Индикативные расчёты трубо-

проводов [44, 66] показали, что усилия и моменты, действовавшие на патрубки цилиндра 

турбины при реальном исполнении трубопровода, значительно превышали усилия и мо-

менты, которые должны были на них действовать при оптимальном положении стяжек 

линзовых компенсаторов. Результаты расчёта по определению усилий и моментов дей-

ствующих на патрубки турбины при проектном положении стяжек линзовых компенса-

торов для одного из трубопроводов были верифицированы специалистами УТЗ [100]. 

 

Рисунок 1.35 - «Карданные» стяжки гофрированных компенсаторов 
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1.5. Модели перемещения выносных корпусов подшипников 

Как упоминалось ранее, проявлениями затруднённых тепловых перемещений вы-

носных корпусов подшипников являются деформации и скачкообразные перемещения 

корпусов подшипников, кручение поперечных ригелей фундаментов турбоагрегатов, 

невозвращение корпусов подшипников в исходное положение после остывания. Для ди-

агностирования нарушений в работе СТП, для обоснования оптимального выбора пара-

метров СТП, практических рекомендаций, организации контроля и управления темпера-

турными перемещениями необходимы соответствующие модели [35]. 

Модели перемещения выносных корпусов подшипников для одно- и двухцилиндро-

вых турбин предложены в работах ЦКТИ [35]. Схемы моделей представлены на ри-

сунке 1.36. Одноцилиндровая модель (рисунок 1.36, а) имитирует расширение/сжатие 

ЦВД турбины при условии неподвижности корпуса среднего подшипника. Модель пред-

ставляет собой термоупругую систему с двумя степенями свободы. Координата Z опре-

деляет продольное положение корпуса подшипника относительно неподвижной оси 1-1, 

Zp - упругую деформацию ригеля относительно той же оси. Термоупругие свойства ци-

линдра имитирует нагреваемая (охлаждаемая) пружина с жёсткостью С и характерной 

температурой t, упругость ригеля - холодная пружина с жёсткостью Ср. В плоскости 

скольжения корпуса подшипника действует сила неупругого сопротивления F, создавае-

мая сухим (кулоновым) трением на фундаментной раме и продольных шпонках.  

На рисунке 1.36(б) показана усложнённая одноцилиндровая модель с добавлением 

нагреваемой пружины (СП, tП), моделирующей один из паропроводов, присоединённых к 

цилиндру турбины. На рисунке 1.36(в) показана модель двухцилиндровой турбины.  

При подвижном корпусе среднего подшипника модель описывает перемещение кор-

пуса переднего подшипника относительно корпуса среднего подшипника. 
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Исследование процесса нагрева-охлаждения системы ЦПФ по представленной мо-

дели базируется на математическом описании продольных термоупругих нагрузок, дей-

ствующих на корпуса подшипников со стороны цилиндров турбины, а также препятству-

ющих смещениям корпусов подшипников неупругих сил сухого трения и термоупругой 

реакции паропроводов [35]. Предложенные модели объясняют механизм скачкообразных 

перемещений корпусов подшипников, на их основе разработаны диаграммы перемеще-

ний корпусов подшипников в зависимости от изменения температурного состояния 

б) а) 

в) 

а –схема одноцилиндровой модели; б –схема одноцилиндровой модели с присоеди-

нённым паропроводом; в –схема двухцилиндровой модели. 

Рисунок 1.36 - Модели ЦКТИ [35] 



74 

 

цилиндров турбины и упругих свойств элементов системы ЦПФ.   

Как видно из схем на рисунке 1.36, модель ЦКТИ не учитывает угловые деформации 

(изменение уклона) ригеля, на котором установлен корпус подшипника. Специалистами 

ВТИ и МЭИ для исследования влияния различных конструктивных факторов на линей-

ные и угловые перемещения элементов системы ЦПФ была предложена [36] модель, учи-

тывающая и угловые деформации ригеля фундамента. Схема модели представлена на ри-

сунке 1.37. В качестве составных частей модели использованы одномерные упругие эле-

менты, позволяющие моделировать линейные деформации корпусов турбин, подшипни-

ков, а также линейную и угловую деформации ригелей фундамента.  

а) 

б) в) 

а – упругая схема многоцилиндровой турбины; б – упругая схема корпуса переднего 

подшипника и поперечного ригеля под ним; в – упругая схема корпуса среднего под-

шипника и поперечного ригеля под ним. 

Рисунок 1.37 - Модель ВТИ-МЭИ [36] 
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Также специалистами ЦКТИ (Рабинович Э.М., Виноградов Н.Н.) и Курмакае-

вым М.К. для выявления зависимости между усилиями, необходимыми для перемещения 

корпуса среднего подшипника по фундаментной раме, и основными факторами, влияю-

щими на его перемещение, предложена модель взаимодействия корпуса среднего под-

шипника с фундаментной рамой в целом и продольными шпонками в частности [35, 102].  

Усилия, действующие на корпус среднего подшипника, разделены на три вида: 

внешние, реактивные и усилия, возникающие из-за трения при движении корпуса под-

шипника. На рисунке 1.38, в качестве примера, представлена схема приложения к корпусу 

среднего подшипника внешних сил. 

В модели приняты следующие обозначения внешних усилий: 

𝐺1
р
, 𝐺2

р
, – нагрузка от веса роторов ЦВД и ЦСД; 

𝐺2
ст  –  нагрузка от веса самого стула (среднего корпуса подшипников); 

𝐺2пл
′ , 𝐺2лл

′ , 𝐺2пл, 𝐺2лл – усилия от правых и левых лап ЦВД и ЦСД; 

𝑃1
п, 𝑃1

л, 𝑃2
п, 𝑃2

л – осевые усилия от правых и левых лап корпусов ЦВД и ЦСД; 

𝐹2
′, 𝐹2  – силы, действующие на вертикальные шпонки стула (корпуса подшипников) 

со стороны корпусов ЦВД и ЦСД. 

В качестве основных факторов, влияющих на величину сил сопротивления переме-

щению корпуса подшипника, в рассматриваемой модели [35] указаны несимметричная 

передача осевого усилия через лапы цилиндров на корпус подшипника и увеличение ко-

эффициента трения скольжения на продольных шпонках и на поверхности фундаментных 

рам. При анализе влияния факторов было принято допущение о равенстве коэффициентов 

трения скольжения на фундаментной раме и на продольных шпонках, хотя контактные 

поверхности в паре «корпус подшипника – продольные шпонки» значительно меньше 

подвержены загрязнению по сравнению с поверхностью скольжения корпуса подшипни-

ков по фундаментной раме.     
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Предложенные специалистами ВТИ-МЭИ и ЦКТИ математические модели переме-

щения корпусов подшипников по фундаменту турбины [35, 36] позволяют учитывать та-

кие факторы, как состояние поверхности скольжения корпуса подшипника по фундамент-

ной раме, упругие характеристики ригеля, корпуса подшипника и цилиндра турбины.  

В то же время эти модели не позволяют объяснить возникновение затруднений переме-

щения выносных корпусов подшипников абсолютно новых турбин при отсутствии недо-

пустимых температурных перекосов по фланцам цилиндров турбин.    

Рисунок 1.38 - Схема приложения внешних сил к среднему стулу (корпусу 

среднего подшипника) [35] 
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1.6. Постановка задач исследования 

На основе представленного анализа конструктивных решений СТП, выполненных 

научно-исследовательских работ и опыта реализации мероприятий по нормализации теп-

ловых перемещений выносных корпусов подшипников можно сделать следующие вы-

воды: 

− технические решения по организации СТП, включая величину зазоров в соедине-

ниях, практически с момента создания первых турбин не изменились и применяются 

в современных серийно выпускаемых турбинах, несмотря на значительное измене-

ние параметров, мощностей турбин и материалов, применяемых при их изготовле-

нии 

− основное внимание при разработке мероприятий по нормализации тепловых пере-

мещений выносных корпусов подшипников уделялось модернизации отдельных 

элементов; 

− исправление отдельных конструктивных недостатков элементов СТП не позволяет 

гарантированно повысить её надёжность 

− существующие модели взаимодействия элементов системы ЦПФ не позволяют объ-

яснить влияние изменения температурного состояния присоединённых к цилиндрам 

турбины трубопроводов 

Для обеспечения надёжности тепловых перемещений выносных корпусов подшип-

ников систему тепловых перемещений необходимо рассматривать взаимовлияние сово-

купности элементов паротурбинной установки: фундамент (поперечные ригели фунда-

мента); выносные корпуса подшипников; узел сочленения цилиндра и корпуса подшип-

ников (например, поперечные и вертикальные шпонки, обеспечивающие сочленение под-

шипников и цилиндра турбины); цилиндры, опирающиеся на выносные корпуса подшип-

ников; направляющие осевого перемещения (продольные шпонки), обеспечивающие осе-

вое перемещение выносных корпусов подшипников турбины. Организация системы обес-

печения тепловых перемещений выносных корпусов подшипников должна рассматри-

ваться не только как комплекс инженерных решений (проектных, модельных, конструк-

торских, технологических), но и в сочетании с информационными решениями,  
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включающими в себя организацию контроля и управления тепловыми перемещениями, а 

также программно-аппаратный комплекс системы диагностики нарушений тепловых пе-

ремещений.      

Учитывая вышеизложенное, задачи выполняемой работы сформулированы следую-

щим образом: 

1. Выявить факторы, способные вызвать недопустимые отклонения в работе СТП 

новых турбин или турбин после капитального ремонта, оснащённых модерни-

зированными узлами СТП. 

2. Выявить условия, при которых нарушаются тепловые перемещения выносных 

корпусов подшипников новых турбин или турбин после капитального ремонта, 

оснащённых модернизированными узлами СТП.  

3.   Разработать обобщённую универсальную кинематическую модель взаимодей-

ствия цилиндров турбины, выносных корпусов подшипников и фундамента 

турбины.    

4. На основе универсальной кинематической модели определить условия устой-

чивости СТП многоцилиндровой паровой турбины к выявленным факторам, 

негативно влияющим на надёжность тепловых перемещений выносных корпу-

сов подшипников новых турбин или турбин после капитального ремонта. 

5. Разработать конструкторские решения по минимизации влияния выявленных 

факторов, негативно влияющих на надёжность тепловых перемещений вынос-

ных корпусов подшипников новых турбин или турбин после капитального ре-

монта. 

6. Разработать основные компоненты системы автоматизированной диагностики 

(концепцию, минимальный и достаточный объёмы контроля параметров, диа-

гностические признаки и т.д.) для своевременного выявления нарушений в ра-

боте СТП. 
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2. ВЛИЯНИЕ СОСТОЯНИЯ ФУНДАМЕНТА НА НАДЁЖНОСТЬ СИСТЕМЫ ТЕПЛОВЫХ ПЕРЕ-

МЕЩЕНИЙ ВЫНОСНЫХ КОРПУСОВ ПОДШИПНИКОВ ТУРБИНЫ 

Результаты исследований, представленные в настоящей главе, опубликованы 

в работах автора [162- 164, 167, 168,174- 176, 182] 

В первой главе предложено понятие организации эффективной системы тепловых 

перемещений выносных корпусов подшипников турбины как комплекса инженерных за-

дач по совокупности взаимовлияющих элементов паротурбинной установки в сочетании 

с информационными решениями по контролю за перемещениями и своевременному вы-

явлению (диагностированию) дефектов СТП. В настоящей главе, учитывая, что основное 

влияние на надёжную работу СТП (без нарушения вибрационного состояния турбины) 

оказывает состояние фундамента турбины, а именно угловое положение верхних плоско-

стей поперечных ригелей фундамента, автором предложена концепция надёжности СТП 

и выполнено исследование факторов, определяющих состояние фундамента и способных 

вызвать недопустимые отклонения в работе СТП новых турбин или турбин после капи-

тального ремонта, оснащённых модернизированными узлами СТП. 

2.1. Концепция надёжности системы тепловых перемещений выносных корпусов 

подшипников 

Нормативной документацией предусмотрены следующие критерии, определяющие 

наличие нарушений в работе системы тепловых перемещений паровой турбины [34]: 

1) отклонение кривой, характеризующей зависимость величины абсолютных рас-

ширений корпуса цилиндра турбины от температуры металла паровпуска от кри-

вой, полученной при пуске турбины сразу после монтажа или после ревизии по-

верхностей скольжения; 

2) скачкообразное перемещение корпуса подшипников; 

3) превышение (по абсолютной величине) нормативных величин поворота корпуса 

подшипника и ригеля при пуске или останове; 
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4) быстрое достижение предельных значений величин относительного расширения 

роторов при пусках из холодного состояния и их сохранение при длительной ра-

боте с неизменной нагрузкой; 

5) превышение допустимой величины разности расширений левой и правой лап 

корпусов ЦВД и ЦСД в поперечном направлении; 

6) превышение допустимой величины разности температур фланцев корпусов в 

симметричных точках. 

Анализ тепловых расширений турбин разных типоразмеров показывает, что вели-

чины отклонений от заданных нормативных величин по всем приведённым выше крите-

риям зависят от величины поворота ригеля фундамента турбины под выносным корпусом 

подшипника. В связи с этим, использование величины поворота ригеля фундамента тур-

бины под выносным корпусом подшипника в качестве универсального фактора упростит 

разработку системы автоматизированного диагностирования функционирования СТП.  

Построение кривой, характеризующей зависимость величины абсолютных расшире-

ний корпуса цилиндра турбины от температуры металла паровпуска (критерий 1), пред-

полагает, что во время первого пуска турбины СТП находится в идеальном состоянии. 

Но, как отмечалось ранее в подразделе 1.3.4, затруднения в работе СТП, по результатам 

исследований, проведённых автором, могут проявляться и при первых пусках турбин. На 

рисунке 2.1 представлены зависимости перемещения выносного корпуса подшипника от 

температуры металла паровпуска для одноцилиндровой турбины Т-63-7,7 УТЗ ст.№1 

Академической ТЭЦ (Филиал «Свердловский Группы «Т Плюс»), построенные по дан-

ным АСУ ТП паротурбинной установки. Кривая 1 построена по результатам данных ком-

плексного опробования турбины. Как отмечалось ранее в главе 1, на этой турбине при 

следующем после комплексного опробования пуске наблюдалась повышенная вибрация, 

не позволившая взять нагрузку более 30 МВт. Кривая 2, построенная по результатам 

этого пуска, отличается в сходных точках от кривой 1 на 3 мм. По рекомендациям завода-

изготовителя был выполнен ремонт, в числе прочих мероприятий включающий в себя 

ревизию всех поверхностей скольжения. Но и кривая 3, построенная по данным пуска по-

сле ремонта, отличается от первоначальной кривой.  
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Соответственно, рассматриваемый критерий не может достоверно указывать на 

наличие нарушений в работе СТП  

Скачки показаний датчиков абсолютного перемещения корпусов подшипников от-

носительно ригелей (критерий 2), как следует из представленных в разделе 1.5 моделей 

ЦКТИ и ВТИ-МЭИ, зависят и от величины силы трения, возникающей при перемещении 

выносного корпуса подшипника по фундаментной раме, и от осевой податливости ригеля. 

При этом перемещение корпуса подшипников относительно оси турбины может быть 

плоскопараллельным и не оказывать никакого влияния на вибрационное состояние тур-

бины. 

Критерий 3 определяет непосредственный контроль угла поворота корпуса подшип-

ника и ригеля фундамента турбины. 

Критерий 4, связанный с относительными расширениями роторов, не однозначно за-

висит от состояния СТП и может быть вызван рядом других факторов, например, состоя-

нием внутренних уплотнений в двухстенных ЦВД.      

1 – пуск после комплексного опробования; 2 – пуск перед ремонтом;  

3 – пуск после ремонта. 

Рисунок 2.1 - Изменение зависимости перемещения корпуса подшипника от тем-

пературы цилиндра турбины КТ-63-7,7 УТЗ ст.№1 Академической ТЭЦ 
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Критерий 5 – разности поперечных перемещений лап цилиндров турбины, опираю-

щихся на выносные корпуса подшипников, как показали ранее выполненные автором ис-

следования [44], неприменим для турбин, оборудованных разрезными/поворотными по-

перечными шпонками. 

Критерий 6 – о разности температур фланцев цилиндров турбины в симметричных 

точках при пусках ±10 °С записан в руководствах по эксплуатации многих турбин как 

недопустимое условие дальнейшего набора оборотов или мощности. Этот критерий ско-

рее является условием обеспечения нормальной работы СТП.  

Как упоминалось ранее, одним из основных проявлений затруднённых тепловых 

расширений, которые препятствуют нормальному пуску турбины, является значительное 

повышение уровня вибрации опор валопровода. Изменение вибрационного состояния 

турбины связано, как правило, с изменением взаимного положения опор валопровода – 

расцентровкой валопровода. Причины возникновения расцентровок, как отмечается в ра-

боте [19], многообразны. Одной из причин расцентровок валопровода является изменение 

в процессе эксплуатации турбины взаимного положения вкладышей подшипниковых 

опор валопровода. Изменение взаимного положения вкладышей в свою очередь связано 

с поворотом корпуса подшипника в вертикальной плоскости, проходящей через ось тур-

бины. Изменение положения корпуса подшипника относительно горизонтальной плоско-

сти может быть вызвано отрывом подошвы корпуса подшипника от поверхности фунда-

ментной рамы и деформацией поперечного ригеля, на котором закреплена фундаментная 

рама. Отрыв подошвы корпуса подшипника от фундаментной рамы, или «опрокидыва-

ние» корпуса подшипника, наблюдается, как правило, на корпусе переднего подшипника 

при разгрузке или останове турбины [6]. Поэтому в рамках настоящей работы считается, 

что поворот собственно корпуса подшипника в вертикальной плоскости совпадает с по-

воротом ригеля. Исходя из вышеизложенного, автор считает, что объективным и универ-

сальным показателем нарушений в функционировании СТП является следующий крите-

рий [34]: «поворот корпуса подшипника и ригеля по абсолютной величине при пуске или 

останове превышает соответственно 0,5 мм/м и 0,2 мм/м».  

Определение единого критерия позволяет разработать универсальную модель 

надёжности и предложить единый подход к автоматизации оценки состояния и диагно-

стирования нарушений СТП.  
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2.2. Фундаменты современных паровых турбин 

Эксплуатируемые в настоящее время фундаменты турбоагрегатов можно классифи-

цировать по двум признакам: по способу строительства и по конструкции. По способу 

строительства фундаменты турбоагрегатов можно разделить на монолитные и сборные, а 

по конструкции – на стенчатые и рамные [103 - 105]: 

До конца 60-х годов XX века в СССР фундаменты под турбоагрегаты выполнялись 

массивными, из монолитного железобетона. На рисунке 2.2 в качестве примера представ-

лен общий вид монолитного фундамента под двухцилиндровую паровую турбину. 

Монолитные фундаменты тех лет представляли собой систему «стен» под выхлоп-

ной частью турбины и генератором с окнами для прохода технологических систем и мас-

сивных «стен» или «пьедесталов» под выносные корпуса подшипников, объединённые 

общим основанием – нижней плитой. Размеры отдельных элементов определялись габа-

ритами оборудования и обладали большими запасами проектной прочности. Динамиче-

ские нагрузки, передающиеся от вращающихся частей турбоагрегата на подагрегатные 

Рисунок 2.2 - Монолитный фундамент двухцилиндровой турбины 
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конструкции, в таких фундаментах воспринимаются и гасятся их большой массой, а соб-

ственные частоты колебаний фундаментов лежат выше частоты вращения валопроводов. 

Увеличение единичной мощности турбин привело к изменению конструкции фун-

даментов. На рисунке 2.3, в качестве примера, представлен продольный разрез одного из 

первых монолитных фундаментов рамной конструкции - фундамента для турбоагрегата с 

турбиной мощностью 50 МВт производства ЛМЗ. Фундамент состоит из пяти попереч-

ных рам, каждая из которых образована двумя стойками квадратного или прямоугольного 

сечения и верхним ригелем прямоугольного или иного сечения. Все рамы связаны между 

собой: внизу — фундаментной плитой, наверху— продольными балками (ригелями). 

Для возведения фундаментов на рубеже 60-х – 70-х годов ХХ века стали применять 

готовые железобетонные изделия заводского изготовления. При разработке и внедрении 

сборных конструкций фундаментов проведена большая работа по облегчению фундамен-

тов, упрощению их конфигурации, а также унификации элементов. Исследования пока-

зали возможность уменьшения сечений ряда элементов, размеры которых назначались 

ранее не по расчёту, а по конструктивным соображениям. Это позволило сократить тру-

дозатраты на возведение фундаментов на строительных площадках и снизить расход бе-

тона. 

Рисунок 2.3 - Монолитный фундамент под турбину 50 МВт (размеры указаны в 

метрах) [103] 
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Изменение конструкции фундаментов привело к изменению характера внешних про-

явлений при нарушениях в работе СТП. Если для монолитных фундаментов стенового 

типа затруднения в работе СТП  проявлялись в достижении предельных относительных 

расширений роторов при пусках-остановах, то для турбин, установленных на сборных 

железобетонных фундаментах, затруднения в работе СТП  стали, в основном, проявляться  

в повышенных поворотах корпусов подшипников в вертикальной плоскости [18].  

В настоящее время в связи со значительным сокращением вновь вводимых мощно-

стей фундаменты под турбоагрегаты выполняют, как правило, монолитными рамной кон-

струкции, с учётом всех наработок, полученных при реализации фундаментов из сбор-

ного железобетона.  

Типичный фундамент мощной современной турбины показан на рисунке 2.4. Он со-

стоит из нижней и верхней фундаментных плит, связанных вертикальными колоннами. 

Нижняя фундаментная плита, часто достигающая толщины 2-3 м, кладётся на специально 

подготовленное грунтовое основание; такая толщина нижней плиты должна исключить 

деформацию фундамента при его неравномерной осадке на грунте. Верхняя фундамент-

ная плита, на которую устанавливается турбина, образована продольными и 

Рисунок 2.4 - Фундамент турбоагрегата мощностью 1200 МВт [104] 
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поперечными ригелями, опирающимися на колонны. Ригели верхней плиты, в частности 

поперечные ригели, на которые установлены выносные корпуса подшипников, имеют, 

как правило, тавровое поперечное сечение.  

Турбина опирается на фундамент через систему чугунных или стальных фундамент-

ных рам, жёстко соединённых с ригелями верхней плиты фундамента.  

Выносные корпуса подшипников устанавливаются на отдельные фундаментные 

рамы, жёстко соединённые с поперечными ригелями фундамента турбины. Пример уста-

новки выносного корпуса переднего подшипника на фундаментную раму представлен на 

рисунке 2.5 

Ригель фундамента турбины состоит из двух частей: основного тела 1 и набетонки 2. 

Основное тело ригеля может быть как балкой заводского изготовления, концы которой 

1 – основное тело поперечного ригеля; 2 – набетонка; 3 – опорная плита;  

4 – фундаментная рама; 5 – корпус подшипника; 6 – постоянная подкладка;  

7 - анкерная шпилька. 

Рисунок 2.5 - Установка корпуса переднего подшипника на ригель фундамента 



87 

 

замоноличиваются с колоннами и продольными ригелями при сборной конструкции фун-

дамента, так и выполненным на месте, при монолитной конструкции фундамента. Набе-

тонку выполняют в процессе установки турбины на фундамент в два этапа. На первом 

этапе выставляют в соответствии с проектом фундамента и бетонируют специальные за-

кладные опорные плиты 3. На втором этапе на опорные плиты на специальных домкратах 

устанавливают фундаментные рамы 4 с жёстко закреплёнными на них корпусами под-

шипников 5. На корпуса подшипников устанавливают цилиндры турбины и выполняют 

центровку цилиндров и корпусов подшипников. Затем между закладными опорными пли-

тами и фундаментной рамой устанавливают подогнанные по месту постоянные под-

кладки 6 Фундаментную раму притягивают к ригелю анкерными шпильками 7 и фикси-

руют бетонированием.  

2.3. Причины изменения уклона ригеля в условиях эксплуатации 

Исторически сложилась терминология, при которой изменение положения верхней 

поверхности фундаментной рамы, по которой перемещается выносной корпус подшип-

ника, называют «поворот ригеля» или «изменение уклона ригеля». В дальнейшем, учиты-

вая, что, как показано выше, ригель и фундаментная рама замоноличены, в рамках насто-

ящей работы изменение углового положения поверхности скольжения выносного кор-

пуса подшипника по фундаментной раме относительно горизонтальной плоскости будет 

называться «изменение уклона ригеля».  

Результаты выполненных с участием автора обследований 12-ти турбоагрегатов 

мощностью от 50 до 300 МВт в различных условиях эксплуатации и имевших нарушения 

в работе СТП, показали, что реальные величины изменения уклона ригеля во время пуска 

турбины зачастую превышают нормативные значения более чем в два, а иногда даже бо-

лее чем в четыре раза.  

Деформация ригеля под выносным корпусом подшипника может быть след-

ствием действия комплекса различных факторов. Обычно повышенные изменения укло-

нов ригелей связывают либо с увеличением коэффициента трения на поверхности сколь-

жения корпуса подшипников по фундаментной раме, либо с физическим состоянием фун-

дамента в части его прочностных характеристик. Однако исследования, проведённые 
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автором, показывают, что и у новых турбин (установленных на фундаменты, соответству-

ющие требованиям проекта), и на турбинах, где реализован комплекс различных меро-

приятий по снижению коэффициентов трения поверхностей скольжения корпусов под-

шипников по фундаментным рамам, наблюдаются повышенные величины изменения 

уклона ригеля. 

Так, на одной из турбин Омской ТЭЦ-5, несмотря на внедрение комплекса меро-

приятий по нормализации тепловых расширений, наблюдалась повышенная, до 1,1 мм/м, 

величина изменения уклона ригеля. По результатам обследования фундамента, выпол-

ненного специалистами ООО НПП «Уральская лаборатория вибрации», каких-либо 

нарушений в его состоянии не выявлено.  

На турбине К-330-24,5-4 УЗЭМ, введённой в эксплуатацию в 2013 году взамен 

ранее демонтированной турбины К-300-240 ХТЗ, до первого капитального ремонта авто-

ром наблюдались повышенные значения изменения уклона ригеля при допустимой вели-

чине температурных перекосов по фланцам цилиндров высокого и среднего давления. 

При этом в конструкции К-330-24,5-4 УЗЭМ был реализован комплекс вышеупомянутых 

мероприятий по СТП, а перед монтажом турбины было выполнено обследование фунда-

мента специализированной организацией – нарушений в его состоянии не было выяв-

лено.  

Далее рассмотрены различные факторы, влияющие на изменение уклона ригеля. 

Автор считает, что при отсутствии отклонений от проектных решений изменение 

уклона ригеля нового фундамента в процессе пуска турбины и/или изменения режима ра-

боты турбины может произойти только в результате действия двух факторов: 

− неравномерного нагрева боковых граней ригеля; 

− силового воздействия на ригель со стороны корпуса подшипника. 
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2.4. Влияние неравномерного нагрева боковых граней ригеля под выносным 

корпусом подшипника 

Анализ показал, что неравномерный нагрев боковых граней поперечного ригеля мо-

жет быть обусловлен многими факторами: 

− отклонения, допущенные при строительстве фундамента, когда ригель либо 

изготовлен шире, чем предусмотрено проектом, либо немного смещён ближе 

к цилиндру. Эти отклонения могут быть небольшими, в пределах допустимых 

при выполнении строительно-монтажных работ величин, но в связи со стес-

нёнными условиями для прохождения внутритурбинных трубопроводов в 

районе торцов цилиндра, эти отклонения могут быть критичны.  

− отклонения при монтаже трубопроводов, часть из которых, например, трубо-

проводы с наружным диаметром менее 80 мм, прокладывается по месту.  

− пропаривания через концевые уплотнения, реже через фланцевые присоеди-

нения паропроводов к цилиндрам турбины или через фланцевые соединения 

паропроводов. Применение фланцевых соединений было достаточно широко 

распространено на турбинах, конструкции которых разработаны до начала 60-

х годов ХХ века. В частности, фланцевые присоединения трубопроводов к ци-

линдру турбины достаточно широко применялись на турбинах типа ПТ-60 

ЛМЗ (ВПТ-50).  

Исследования, выполненные специалистами ВТИ [19], показали, что разница темпе-

ратур боковых граней ригелей, вызванная неравномерными тепловыми потоками от про-

ходящих вблизи ригеля трубопроводов, как правило, не превышает 50°С. Необходимо от-

метить, что исследования ВТИ проводились на турбоагрегатах, находящихся длительное 

время в эксплуатации и имевших те или иные проблемы с пропариванием через концевые 

уплотнения и/или фланцевые соединения присоединённых к цилиндрам турбины паро-

проводов. Однако, повышенные значения изменения уклонов поперечных ригелей 

наблюдались также и на новых или на прошедших капитальный ремонт турбинах, у ко-

торых пропаривание через концевые уплотнения не наблюдалось и этой причиной нерав-

номерного нагрева боковых граней поперечных ригелей можно пренебречь. Также на но-

вых турбинах исключён фактор пропаривания через фланцевые разъёмы соединений 
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трубопроводов, поскольку на всех новых турбинах присоединения трубопроводов к ци-

линдрам выполняются сварными (необходимо отметить, что на старых турбинах фланце-

вые соединения трубопроводов с цилиндрами, как правило, обварены). 

По действующим нормативам: 

− наружная температура изолированных поверхностей корпусов турбины и тру-

бопроводов не должна превышать 45°С; 

− зазор между наружной поверхностью изоляции и строительными конструкци-

ями или ближайшими трубопроводами должен составлять не менее 50 мм (с 

учётом возможных тепловых перемещений трубопроводов).  

Соответственно, при соблюдении требований температурное состояние трубопрово-

дов, проходящих вблизи боковых граней ригеля, не должно оказывать большого влияния 

на температурное состояние фундамента. Известны случаи, когда была нарушена изоля-

ция трубопроводов и/или не выдержаны минимальные зазоры между изоляцией и строи-

тельными конструкциями. Однако, учитывая, что в настоящее время вопросу снижения 

потерь теплоты уделяется большое внимание, изоляция трубопроводов и цилиндров тур-

бины, как правило, соответствует требованиям нормативной документации, разницу тем-

ператур боковых граней ригелей, обусловленную температурным состоянием цилиндров 

турбины, при расчётах можно принять на уровне 20…30°С. 

На рисунке 2.6 представлена упрощенная обобщённая схема поперечного ригеля и 

его основные геометрические размеры. В таблице 2.1 представлены значения этих разме-

ров для фундаментов ряда типоразмеров турбин.  

Как отмечалось ранее, поперечное сечение основного тела ригеля обычно имеет 

форму тавра. Также встречаются фундаменты с прямоугольным сечением некоторых по-

перечных ригелей, например, ригели 2 и 3 (нумерация со стороны регулятора) турбины 

Т-250/300-240 ТМЗ, и с Г-образным профилем (турбины К-300-240 ХТЗ и 

К-300-24,5 УЗЭМ) 

. 
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Таблица 2.1 - Основные геометрические размеры поперечных ригелей фундаментов тур-

бин (нумерация ригелей со стороны регулятора) 

Турбина Ригель 
Габаритные размеры ригеля, мм 

A A1 A2 B C h L 

Т-250/300-240 

ТМЗ 

1 1900 250 150 1800 400 650 5200 

2 1500 0 0 1800 0 650 5200 

3 1500 0 0 1800 0 650 5200 

Т-100/120-130 

ТМЗ 

1 2000 500 500 1500 400 650 5000 

2 2000 500 500 1500 400 650 5000 

ПТ-135/140-130 

ТМЗ 

1 1750 125 125 1500 400 800 5000 

2 1750 125 125 1500 400 800 5000 

К-300-240 ХТЗ 
1 2000 500 500 1500 300 420 6400 

2 1500 0 500 1500 300 420 6400 

К-330-24,5 

УЗЭМ 

1 2000 500 500 1500 300 420 6400 

2 1500 0 500 1500 300 420 6400 

ПТ-80-130 ЛМЗ 
1 2000 650 650 1500 500 650 4000 

2 2000 650 650 1500 500 650 4000 

Тп-115/125-130-

1ТП УТЗ 

1 2000 500 500 1770 770 380 н.д. 

2 2000 500 500 1770 770 380 н.д. 

1 – основное тело поперечного ригеля, 2 – набетонка. 

Рисунок 2.6 - Основные геометрические размеры поперечного ригеля 
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Безусловно, с точки зрения влияния неравномерного нагрева от проходящих вблизи 

ригеля трубопроводов на изменение его уклона, преимущество имеют ригели с тавровым 

сечением, т.к. нагреву подвергаются только боковые грани полок тавра, имеющие отно-

сительно небольшую величину. Упрощенный расчёт, выполненный  для ригелей тавро-

вого сечения фундаментов турбин , представленных в таблице 2.1, (при  величине коэф-

фициента теплового расширения бетона 1,2×10-5 1/град) показывает, что при разности 

температур боковых граней в 30°С изменение уклона ригеля составляет от 0,19 мм/м (Т-

100/120-130 ТМЗ) до 0,25 мм/м (ПТ-135/140-130 ТМЗ). 

Изменение уклона прямоугольных поперечных ригелей (например, второй и третий 

поперечные ригели фундамента турбин типа Т-250/300-240 ТМЗ) при тех же условиях 

составит 0,59 мм/м (если исходить из того, что разница температур присутствует по всей 

высоте ригеля). Такая величина уже сопоставима с недопустимыми значениями измене-

ния уклона [34]. В то же время необходимо отметить, что при трассировке трубопроводов, 

после прохождения узкого места между фундаментными конструкциями и цилиндром 

турбины, разработчики проекта, как правило, стараются увести трубопроводы подальше 

от поверхностей фундамента. Пример компоновки трубопроводов вблизи от поперечных 

ригелей представлен на рисунке 2.7 

Для оценки влияния неравномерного нагрева Г-образных ригелей (например, второй 

поперечный ригель фундамента под турбины К-300-240 ХТЗ), если исходить из тех же 

допущений, что и для двух предыдущих вариантов формы поперечного ригеля, важно у 

какой стороны ригеля более высокая температура поверхности. Если более высокая тем-

пература со стороны полки, то изменение уклона ригеля составит 0,17 мм/м. Если же тем-

пература выше с противоположной стороны, то изменение уклона ригеля составит 0,46 

мм/м.  

Здесь необходимо отметить, что для надёжности работы СТП и обеспечения вибра-

ционного состояния турбины важно, в какую сторону происходит изменение уклона ри-

геля, поскольку под действием силовых факторов при нормальной работе СТП ригель под 

выносным корпусом подшипника во время пуска наклоняется от генератора в сторону 

регулятора. При останове турбины изменение уклона ригеля происходит в обратную сто-

рону. Таким образом, если при пуске более высокую температуру имеет боковая грань 

поперечного ригеля – со стороны генератора, то величина изменения уклона ригеля 
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увеличивается. Если же во время пуска более высокая температура боковой грани попе-

речного ригеля со стороны регулятора, то интегральная величина изменения уклона ри-

геля уменьшается.  

При этом можно предположить, что для турбин всех типов нагрев боковой грани 

ригеля под корпусом переднего подшипника со стороны цилиндра турбины приведёт к 

увеличению величины уклона ригеля в сторону от генератора. Для ригелей под корпусами 

средних подшипников возможны различные варианты – в зависимости от наличия или 

отсутствия промперегрева и расположения паровпуска цилиндра высокого давления.   

Особенностью изменений уклонов ригелей, вызванных разностью температур боко-

вых граней, является то, что они повторяются от пуска к пуску, и могут быть достаточно 

уверенно спрогнозированы и учтены при сборке валопровода. При проведении обследо-

ваний, связанных с выяснением причин повышенной величины изменения уклона ригеля, 

целесообразно на пуске турбины из холодного состояния выполнять контроль темпера-

туры боковых граней ригеля в центральной части. Подобное требование содержится в 

нормативной документации по организации наблюдений за осадкой фундаментов [106]. 

Современные средства дистанционного измерения температуры поверхностей 

Рисунок 2.7 - Компоновка трубопроводов обвязки ЦВД турбины  

Т-100/120-130 ТМЗ около поперечных ригелей фундамента 
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(пирометр, тепловизор) позволяют достаточно легко организовать контроль температуры 

боковых граней ригеля, необходимо только обозначить на поверхности ригеля зоны кон-

троля температуры. 

2.5.  Влияние силовых факторов на изменение уклона ригеля 

Как отмечалось ранее, ещё одним фактором, вызывающим изменение уклона попе-

речного ригеля, является силовое воздействие на ригель со стороны установленного на 

нём выносного корпуса подшипника 

Расчёт фундамента турбоагрегата и определение изменения уклонов ригелей при си-

ловом воздействии является сложной инженерной задачей. В рамках настоящей работы 

будет рассматриваться упрощенная расчётная схема нагружения поперечного ригеля под 

выносным корпусом подшипника. 

Упрощенная схема приложения усилий, вызывающих изменение уклона ригеля под 

действием силовых факторов представлена на рисунке 2.8. 

На ригель действует весовая нагрузка G от корпуса подшипника, опирающихся на 

него цилиндров турбины и валопровода. При нагреве/остывании цилиндров турбины на 

корпус подшипника со стороны цилиндра турбины действует осевое усилие 𝑃ос, которое 

стремится переместить корпус подшипника по фундаментной раме. При перемещении 

корпуса подшипника на ригель действует сила 𝑃, приложенная в плоскости скольжения 

корпуса подшипника по фундаментной раме, равная по величине и противоположная по 

направлению силе сопротивления перемещению 𝐹с.  

В результате, на ригель действуют силы, изгибающие его в горизонтальной (𝑃′) и 

вертикальной плоскостях (G), и крутящий момент M, вызывающий изменение уклона ри-

геля. 
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При выполнении анализа влияния силовых факторов на изменение уклона ригеля 

принимаем следующие допущения: 

• линейные деформации фундамента в вертикальной и горизонтальной плоско-

стях, вызванные действием сил 𝑃′ и G, не рассматриваем; 

• конструкции фундамента работают в зоне упругих деформаций железобетона. 

Величину изменения уклона ригеля в пределах упругой стадии работы железобетона 

можно считать пропорциональной величине момента, действующего на поперечный ри-

гель.  

1 – основное тело ригеля; 2 – набетонка под фундаментную раму;  

3 – корпус подшипника и опорные лапы цилиндров турбины; 

Ц.Т – центр тяжести поперечного сечения основного тела ригеля. 

 Рисунок 2.8. - Схема нагружения ригеля фундамента паровой турбины 
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Также необходимо отметить, что величина крутящего момента M зависит от того, 

перемещается корпус подшипника по фундаментной раме, или нет. Когда выносной кор-

пус подшипника перемещается по фундаментной раме, величину момента можно опреде-

лить по формуле: 

 𝑀 =  𝑃 × 𝐻1, (2.1) 

а в случаях отсутствия перемещения при изменяющемся температурном состоянии ци-

линдров турбины до начала или возобновления движения 

 𝑀 = 𝑃ос × (𝐻1 + 𝐻2), (2.2) 

где 𝐻1 – расстояние от центра тяжести поперечного сечения ригеля до плоскости сколь-

жения корпуса подшипника по фундаментной раме; 

𝐻2 – расстояние от плоскости скольжения корпуса подшипника по фундаментной раме 

до плоскости передачи усилия от цилиндра турбины на корпус подшипника.  

В обоих случаях величина момента M прямо пропорциональна величине силы со-

противления перемещению Fc, которая является суммой силы трения на поверхности 

скольжения корпуса подшипника по фундаментной раме и сил сопротивления движению, 

возникающих при контакте паза в подошве корпуса подшипника с продольными шпон-

ками. 

Исходя из вышеизложенного можно утверждать, что величина изменения уклона ри-

геля, вызванного действием силовых факторов, зависит от прочностных характеристик 

фундаментных конструкций, от величины силы трения на поверхности скольжения кор-

пуса подшипника по фундаментной раме и сил сопротивления движению, возникающих 

при контакте продольных шпонок с пазом в подошве корпуса подшипников.  

2.5.1. Анализ прочностных характеристики фундамента и их изменения в процессе 

эксплуатации 

В нормативных документах на проектирование фундаментов паровых турбин [107] 

установлено, что величины изменения уклона ригелей под корпусами выносных 
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подшипников турбины «от указанных в задании на проектирование фундамента горизон-

тальных статических нагрузок и крутящих моментов, передаваемых на фундамент при 

тепловых перемещениях турбины и деформациях трубопроводов, задаются машиностро-

ительными предприятиями в зависимости от количества подшипников на ригеле и осо-

бенностей конструкции турбины дифференцированно, но не менее 0,2 мм/м». Анализ до-

кументации на фундаменты турбин мощностью до 300 МВт различных заводов-изгото-

вителей бывшего СССР показал, что изготовители паровых турбин в своих заданиях на 

фундамент указывают, как правило, именно эту величину предельного изменения уклона 

ригеля. Соответственно, фундаменты проектируются исходя из условия непревышения 

заданного изменения уклона при действии расчётных горизонтальных сил. Величина рас-

чётной горизонтальной силы, действующей со стороны корпуса подшипника на ригель, 

определяется при разработке задания на фундамент по закону Кулона (закону Амонтона 

– Кулона) [108 -  110],  как вертикальная (весовая) нагрузка на опорную поверхность от 

оборудования, изоляции, заполняющей жидкости умноженная на коэффициент трения. 

При определении весовой нагрузки должны приниматься следующие коэффициенты пе-

регрузки: для нагрузки от оборудования – 1,05; для нагрузки от изоляции – 1,2; заполня-

ющей жидкости – 1,0. Величина коэффициента трения должна приниматься не более 0,3. 

Анализ показал, что как правило, заводы при расчёте принимают именно такой коэффи-

циент трения. Кроме того, при определении горизонтальной расчётной силы коэффици-

ент перегрузки следует принимать равным 1,05. 

Нормативной документацией для головных образцов фундаментов турбоагрегатов 

предусмотрено проведение натурных испытаний при нагрузках, максимально прибли-

жённых к расчётным. Обобщённые результаты подобных натурных испытаний ригелей 

фундаментов некоторых турбоагрегатов статической горизонтальной нагрузкой, выпол-

ненных перед монтажом турбины [111 - 113], представленные в таблице 2.2, показывают, 

что величина изменения уклона ригеля под действием расчётной горизонтальной 

нагрузки меньше допустимого нормативной документацией  значения 0,2 мм/м, зачастую 

более чем в два раза.  

Исследования прочностных характеристик фундаментов турбоагрегатов эксплуати-

руемых в течение длительного времени, выполненные специалистами АО «ВНИИГ им. 

Б.Е. Веденеева» [114, 115], показали, что основным фактором негативно влияющим на 

прочность бетона, является его промасливание. Так, после 20-30 лет эксплуатации 
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турбоагрегата прочность бетона промасленных участков фундамента была ниже проект-

ной прочности бетона в среднем на 20-25% и ниже фактической прочности бетона непро-

масленных участков фундамента на 30-40%. Соответственно, фактическая прочность бе-

тона после многих лет эксплуатации была на 15-30% выше заложенной при проектирова-

нии фундамента, что не противоречит данным представленным в таблице 2.2.  

Таблица 2.2 - Результаты натурных испытаний ригелей фундаментов турбоагрегатов 

Станция Турбина 

Р
и

ге
л
ь
 

Нагрузка гори-

зонтальная, кН 

Изменение 

уклона ри-

геля, мм/м 

Доля от нор-

мативной ве-

личины, % 

Пермская 

ГРЭС 

К-800-240-5 

ЛМЗ ст.№1 

1 160 0,087 43,63 

2 534 0,073 36,36 

К-800-240-5 

ЛМЗ ст.№3 

1 160 0,082 41,21 

2 534 0,112 55,75 

Крымская 

АЭС 

К-1000-60/3000 

ЛМЗ 
3 530 0,095 47,27 

Игналинская 

АЭС 

К-750-65/3000 

ХТЗ 
3 280 0,196 98,13 

Южно-укра-

инская АЭС 

К-1000-60/3000 

ЛМЗ 
4 490 0,082 41,21 

Ровенская 

АЭС 

К-1000-60/3000 

ЛМЗ 
4 490 0,087 43,39 

Хурагуа 

АЭС 

К-210-44/3600 

ХТЗ 

1 300 0,097 48,36 

2 300 0,155 77,57 

Ярославская 

ТЭЦ 

Тп-115/125-

130-1ТП УТЗ 

1 210 0,151 75,63 

2 380 0,192 95,99 

Тюменская 

ТЭЦ 

Т-130/160-12,8 

ЛМЗ 
1 150 0,055 27,39 

 

Таким образом, на основании анализа результатов исследований и испытаний, вы-

полненных специалистами АО «ВНИИГ им. Б.Е. Веденеева», можно сделать вывод, что 

железобетонные конструкции фундамента, при отсутствии нарушений в условиях их экс-

плуатации, способны в течение всего времени эксплуатации обеспечивать допустимые 

значения изменения уклонов ригелей при воздействии на ригели расчётных горизонталь-

ных усилий. 
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2.5.2. Влияние силы трения на поверхности скольжения выносного корпуса 

подшипника по фундаментной раме 

Как отмечалось ранее, расчётные горизонтальные усилия, в соответствии с [107], 

определяются исходя из величины коэффициента трения 0,3. Такая величина соответ-

ствует коэффициенту трения покоя для пары «сталь – чугун» [117]. Для пары 

«сталь-сталь», применяемой в современных конструкциях турбин, величина коэффици-

ента трения покоя составляет 0,15-0,18. Также необходимо отметить, что вышеуказанные 

величины коэффициента трения справедливы только до момента сдвига корпуса подшип-

ника. При движении корпуса подшипника по фундаментной раме, при определении силы 

трения, возникающей на поверхности скольжения, следует принимать коэффициент тре-

ния скольжения, который меньше коэффициента трения покоя (например, для пары 

«сталь – чугун» коэффициент трения скольжения составляет 0,15). 

Известно, что: «Для снижения трения применяют нормально направленные вынуж-

денные колебания с частотами, обычно далёкими от контактной резонансной. Поэтому 

существенное снижение силы трения в этом случае требует чрезмерной мощности вибра-

ционных устройств» [118]. Для выносного корпуса подшипника вибрационным устрой-

ством является ротор турбины. 

Исследования динамических характеристик системы «турбина – фундамент – осно-

вание», выполненные специалистами АО «ВНИИГ им. Б.Е. Веденеева», показали, что при 

изменении частоты вращения ротора при пуске турбины, т.е. при появлении вибрации 

опор ротора, между подошвами корпусов подшипников и фундаментными рамами 

наблюдаются взаимные смещения [119]. Наибольшая амплитуда взаимного смещения до-

стигает 5 - 7 мкм. Подошва корпуса подшипника в это время постоянно перемещается 

относительно фундаментной рамы. Следовательно, по мнению специалистов 

АО «ВНИИГ им. Б.Е. Веденеева»: «…силы трения между статорными частями турбоагре-

гата и фундаментными рамами не настолько велики, чтобы они могли препятствовать 

вибрационному смещению агрегата относительно фундаментных рам во всех точках их 

соприкосновения…» [119].  

Исходя из вышеизложенного можно утверждать, что после «толчка ротора», при по-

явлении вибрации на опорах ротора, величина силы трения на подошве корпуса 
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подшипника, даже при отсутствии перемещения корпуса подшипника вдоль оси турбины, 

определяется коэффициентом трения скольжения. 

Соответственно, величина силы трения на поверхности скольжения корпуса под-

шипника по фундаментной раме при движении корпуса подшипника (для турбин после 

монтажа или капитального ремонта с чисткой поверхности) будет меньше расчётной, 

принимаемой при проектировании фундамента. Для целей настоящего анализа можно 

принять, что величина отношения коэффициента трения скольжения для используемых в 

настоящее время материалов корпуса подшипников и фундаментной рамы, даже без учёта 

применения антифрикционных модулей, к коэффициенту трения покоя, принимаемому 

при определении расчётных горизонтальных усилий, приложенных к ригелю, не превы-

шает 0,6.    

Величина силы трения зависит не только от коэффициента трения, но и от величины 

весовой нагрузки, приложенной к корпусу подшипника. Исследования, выполненные на 

турбинах большой мощности специалистами ЦКТИ [18] и расчётные исследования, вы-

полненные с участием автора [66], показывают, что изменение весовой нагрузки на кор-

пуса подшипников во время пуска, связанное с изменением теплового состояния трубо-

проводов, не превышает 30%. Можно предположить, что реальная величина горизонталь-

ного усилия, вызывающего изменение уклона ригеля, составит около 80% от расчётной 

величины горизонтального усилия, принимаемой при проектировании фундамента.   

Также, при рассмотрении влияния силы трения на поверхности скольжения корпуса 

подшипника по фундаментной раме, необходимо отметить, что при проведении натурных 

статических испытаний фундаментов турбоагрегатов, результаты которых были ранее 

представлены в разделе 2.4.1, горизонтальное усилие прикладывалось к ригелю на уровне 

оси турбоагрегата [111]. Соответственно, плечо момента М, закручивающего ригель, рав-

нялось сумме расстояний 𝐻1 и 𝐻2 и величина момента определялась по формуле (2.2). Как 

упоминалось ранее, с началом движения корпуса подшипника по фундаментной раме ве-

личина плеча момента М составляет 𝐻1 и величина момента, закручивающего ригель, 

должна определяться по формуле (2.1). Соответственно, величина момента, закручиваю-

щего ригель, по сравнению с тестовой величиной, уменьшается, как минимум, на вели-

чину коэффициента 𝐾𝐻, который определяется как  
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 𝐾𝐻 =
𝐻1

𝐻1+𝐻2
. (2.3) 

В таблице 2.3 представлены величины 𝐻1 и 𝐻2, а также соответствующие величины 

коэффициента 𝐾𝐻 для поперечных ригелей фундаментов, ранее представленных в таб-

лице 2.1. 

Таблица 2.3 - Геометрические характеристики ригелей фундаментов некоторых паровых 

турбин 

Турбина Ригель H1, мм H2, мм KH 

Т-100-130 УТЗ 
1 1 284 

920 

0,58 

2 1 285 0,58 

ПТ-135-130 УТЗ 
1 1 526 0,62 

2 1 526 0,62 

Т-250-240 УТЗ 

1 1 510 0,62 

2 1 550 0,63 

3 1 550 0,63 

К-300-240 ХТЗ 
1 1 070 0,54 

2 1 115 0,55 

ПТ-80-130 ЛМЗ 
1 1 208 0,57 

2 1 208 0,57 

Тп-115/125-130-1ТП УТЗ 
1 1110 0,55 

2 1110 0,55 

 

Из представленных данных видно, что максимальное значение коэффициента 𝐾𝐻  со-

ставляет 0,63. 

Соответственно, с учётом вышеупомянутых понижающих коэффициентов, вели-

чина момента M, вызывающего изменение уклона ригеля во время движения корпуса под-

шипника по фундаментной раме составит не более 0,49 от величины момента, принимае-

мой при расчёте фундамента. 

Исходя из представленных в настоящем разделе данных, автор считает, что вели-

чина изменения уклона ригеля, вызванного действием силы трения на подошве корпуса 

подшипника при его перемещении по чистой поверхности фундаментной рамы и при при-

ложении к нему расчётной весовой нагрузки, значительно ниже расчётной и составляет 

около 0,1 мм/м. 
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2.5.3. Влияние сил, возникающих на продольных шпонках 

Суммируя возможные изменения уклона ригеля вызванные возможным температур-

ным перекосом его граней и действием расчётного горизонтального усилия, получим, что 

величина изменения уклона ригеля под корпусом переднего  подшипника турбины Т-

100/120-130 ТМЗ при пуске составит около 0,29 мм/м. Полученная величина почти в два 

раза меньше величины 0,5 мм/м допускаемой для изменения уклона ригеля во время пуска 

турбины по [34]. 

Для турбин типа Т-250/300-240, для ригеля, имеющего прямоугольное поперечное 

сечение, величина изменения уклона, вызванного совместным действием температурного 

перекоса и расчётным горизонтальным усилием, может достигать 0,69 мм/м.  

В то же время при проведении обследований турбоагрегатов, выполненных автором, 

в ряде случаев значения изменения уклона ригеля достигали величины 2,0 мм/м. 

Для турбин, бывших длительное время в эксплуатации, в качестве основной при-

чины увеличения значения изменения уклона ригеля называют увеличение коэффициента 

трения вследствие загрязнения поверхности скольжения корпуса подшипника по фунда-

ментной раме. Загрязнения поверхностей скольжения безусловно оказывают негативное 

влияние на увеличение сил трения, но они могут проявляться только до начала движения 

корпуса подшипника. В то же время наибольшие значения изменения уклона ригеля 

наблюдаются, как правило, в середине периода набора мощности или на завершающих 

этапах нагружения. Автор считает маловероятным, что коэффициент трения даже очень 

загрязнённой поверхности может значительно, в несколько раз, изменяться при переме-

щении корпуса подшипника на 25 мм (для некоторых турбин до 49 мм). 

На рисунке 2.9 в качестве примера представлена зависимость изменения уклона ри-

геля под корпусом переднего подшипника от величины перемещения корпуса подшип-

ника, построенная по результатам исследований турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст.№5 Но-

рильской ТЭЦ-2 после капитального ремонта. Видно, что до момента начала движения 

корпуса подшипника по фундаментной раме величина уклона ригеля составила более 

0,26 мм/м, а затем резко снизилась до 0,20 мм/м. Можно предположить, что в момент 

страгивания корпуса подшипника изменились коэффициент трения на поверхности 

скольжения (с коэффициента трения покоя на коэффициент трения скольжения) и плечо 
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момента, закручивающего ригель, что привело к снижению величины уклона ригеля. В 

дальнейшем, по мере продвижения корпуса подшипника по фундаментной раме, вели-

чина изменения уклона ригеля снова достигла величины 0,26 мм/м, зарегистрированной 

в момент начала движения корпуса подшипника. В дальнейшем величина уклона ригеля 

плавно достигала максимального значения 0,42 мм/м и снова снизилась до 0,26 мм/м. По-

скольку в процессе капитального ремонта турбины выполнялась чистка поверхностей 

скольжения корпусов подшипников маловероятно значительное увеличение коэффици-

ента трения на поверхности скольжения с его последующим резким снижением, наиболее 

вероятной причиной увеличения закрутки ригеля является возникновение дополнитель-

ных усилий сопротивления движению на продольных шпонках. 

Также в качестве примера изменения уклона ригеля у турбины, имеющей нарушения 

в работе СТП, можно привести изменение уклона ригеля в процессе пуска турбины  

ПТ-135/140-130/15 ТМЗ ст. №6 Ново - Салаватской ТЭЦ (рисунок 2.10). Представленные 

на диаграмме данные получены ООО «Центр наладки и технической диагностики»  

(г. Уфа) с использованием комплекта аппаратуры СДАРТ [120] и предоставлены автору 

ОП «Салаватский» ООО «Нефтехимремстрой». 

Первоначально, до начала движения корпуса подшипника по фундаментной раме, 

величина уклона ригеля достигла величины 0,7 мм/м. После начала движения величина 

уклона ригеля снизилась до значения 0,37 мм/м. Можно предположить, что такое измене-

ние величины уклона ригеля обусловлено изменением плеча приложения силы, вызыва-

ющей закрутку ригеля, и уменьшения этой силы в связи с переходом от трения покоя к 

трению скольжения. При перемещении корпуса подшипника до 7 мм наблюдаются ста-

бильные значения максимального и минимального изменения уклона ригеля – от 0,50 до 

0,80 мм/м. Некоторое увеличение изменения уклона ригеля по сравнению со стартовыми 

значениями можно было бы объяснить влиянием неравномерного нагрева боковых граней 

ригеля, поскольку разница между максимальным и минимальным значениями уклона ри-

геля составляла от 0,30 до 0,35 мм/м. Дальнейшее незначительное увеличение разности 

максимального и минимального изменения уклона ригеля можно было объяснить ухуд-

шением состояния поверхностей скольжения и увеличением коэффициента трения покоя 

на поверхности скольжения, но резкое, практически в два раза, увеличение уклона ригеля 

до величины 1,80 мм/м не может быть объяснено изменением коэффициента трения на  
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Рисунок 2.10 - Изменение уклона ригеля в зависимости от перемещения корпуса 

подшипника для Т-100/120-130 ст. №5 Норильской ТЭЦ-3 

Рисунок 2.9 - Изменение уклона ригеля турбины ПТ-135/140-130/15 ст.№6 

Ново - Салаватской ТЭЦ во время пуска их холодного состояния 26-27.06.2021. 
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поверхности скольжения или изменением весовой нагрузки на корпус подшипника. Ав-

тор считает, что такое изменение уклона ригеля может быть объяснено только появле-

нием дополнительных сил сопротивления движению на продольных шпонках. 

На основе анализа данных из представленных выше примеров и анализа влияния 

неравномерного нагрева боковых граней ригеля и влияния сил трения в паре «подошва 

корпуса подшипника – фундаментная рама» можно, по мнению автора, утверждать, что 

основной причиной затруднений в работе СТП, которую не устраняют ранее разработан-

ные мероприятия, являются силы сопротивления перемещению выносного корпуса под-

шипника, возникающие в паре «корпус подшипника –продольная шпонка». 

2.6. Выводы 

1. Разработана концепция надёжности системы тепловых перемещений выносных 

корпусов подшипников турбин, установленных на современные фундаменты рам-

ной конструкции. Показано, что основным критерием, определяющим надёж-

ность СТП является поворот ригеля фундамента. Единство критерия надёжности 

позволяет рассмотреть вопрос о разработке универсальной модели надёжности и 

предложить единый подход к автоматизации оценки состояния и диагностирова-

ния нарушений СТП. 

2. Надёжность системы тепловых перемещений выносных корпусов подшипников 

обеспечивается, если поворот ригелей под выносными корпусами подшипников 

не превышает 0,5 мм/м по абсолютной величине при пуске турбины и не превы-

шает 0,2 мм/м по абсолютной величине при останове турбины. 

3. Проведён анализ влияния температурных и силовых воздействий на изменение 

уклона ригеля фундамента. Исследованы причины возникновения этих факторов 

и последствия их возникновения на изменения величины уклона ригеля.  

4. Установлено, что основной причиной затруднений в работе СТП являются силы 

сопротивления перемещению выносного корпуса подшипника, возникающие в 

паре «корпус подшипника – продольная шпонка». 
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3. ИССЛЕДОВАНИЕ НАДЁЖНОСТИ СИСТЕМЫ ТЕПЛОВЫХ ПЕРЕМЕЩЕНИЙ ВЫНОСНЫХ 

КОРПУСОВ ПОДШИПНИКОВ ПРИ ВЗАИМОДЕЙСТВИИ ВЫНОСНОГО КОРПУСА ПОДШИП-

НИКА И НАПРАВЛЯЮЩИХ ОСЕВОГО ПЕРЕМЕЩЕНИЯ 

Результаты исследований, представленные в настоящей главе, опубликованы 

в работах автора [162, 163, 167, 168, 173, 174, 176, 178, 180- 182] 

В предыдущей главе была предложена концепция надёжной работы СТП и выяв-

лены факторы, определяющие состояние фундамента и способные вызвать недопустимые 

отклонения в работе СТП, а именно повышенные силы сопротивления перемещению в 

паре «корпус подшипника – продольные шпонки».  В настоящей главе выполнено иссле-

дование взаимодействия элементов пары «корпус подшипника – продольные шпонки» и 

влияния проектных решений по турбоустановке на надёжность функционирования си-

стемы тепловых перемещений выносных корпусов подшипников. 

3.1. Влияние взаимного положения выносного корпуса подшипника и 

направляющих осевого перемещения на работу системы тепловых перемещений 

выносных корпусов подшипников турбины  

Как было показано в главе 2, в работе СТП основной причиной затруднений, кото-

рую не устраняют ранее разработанные мероприятия по нормализации, являются силы 

сопротивления перемещению выносного корпуса подшипника, возникающие в паре «кор-

пус подшипника – продольная шпонка».  

Анализ взаимодействия корпуса подшипника и продольных шпонок показывает, что 

возможно четыре варианта контакта в паре «корпус подшипника - продольная шпонка» 

(рисунок 3.1):  

а) односторонний контакт с обеими продольными шпонками; 

б) контакт только с дальней от цилиндра продольной шпонкой; 

в) контакт только с ближней к цилиндру продольной шпонкой; 

г) диагональный контакт с обеими продольными шпонками. 
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Сила сопротивления движению корпуса подшипника, возникающая при контакте 

корпуса подшипника с продольными шпонками, может быть определена по закону Амон-

тона – Кулона [108 - 110] как нормальное усилие, приложенное к продольной шпонке, 

умноженное на коэффициент трения пары материалов, только для варианта «а». При ва-

рианте «а» обе продольные шпонки всей боковой поверхностью прижаты к боковой грани 

паза в подошве корпуса подшипника.  

Во всех остальных вариантах («б», «в» и «г») силу сопротивления движению кор-

пуса подшипника определять по «классической» формуле силы трения нельзя. При пово-

роте корпуса подшипника относительно продольных шпонок площадь контакта в паре 

«паз - продольная шпонка» будет очень мала. Если принять длину контактной поверхно-

сти 2 мм, а высоту – равной высоте выступающей из фундаментной рамы части продоль-

ной шпонки, то для материалов, применяемых при изготовлении современных корпусов 

подшипников и продольных шпонок, достаточно будет усилия 8,42 кН (860 кгс), чтобы в 

зоне контакта возникли пластические деформации. 

1 – корпус подшипника, 2 – продольные шпонки 

Рисунок 3.1 - Схемы взаимодействия корпуса подшипников и продольных шпо-

нок 
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Первые три вида («а», «б» и «в») взаимодействия паза в подошве корпуса подшип-

ника и продольных шпонок на фундаментной раме могут быть объединены в группу «од-

носторонних» контактов, при которых возможно возникновение дополнительных сил со-

противления движению в местах контакта паза и продольных шпонок, но исключено за-

клинивание корпуса подшипников на продольной шпонке. 

Самым неблагоприятным для работы СТП является последний, «диагональный кон-

такт» (рисунок 3.1, г). В этом случае высока вероятность не только увеличения сил сопро-

тивления движению корпуса подшипника, но и заклинивания корпуса подшипника на 

продольных шпонках даже при относительно небольших величинах усилий, вызывающих 

поворот корпуса подшипника в горизонтальной плоскости по типу механизма «самотор-

можения» [116].  

3.2. Результаты натурных исследований 

В таблице 3.1 представлены данные о поворотах выносных корпусов подшипников 

в горизонтальной плоскости, полученные в процессе исследований пусков и остановов по 

13-ти турбинам различных типоразмеров. Поворот корпуса подшипника оценивался по 

изменению разности перемещений сторон. Измерения перемещения сторон корпусов 

подшипников выполнялись на турбинах, находящихся в эксплуатации и имевших затруд-

нения в работе систем тепловых перемещений корпусов подшипников. Типовая схема 

контроля параметров состояния СТП представлена на примере турбин типа Т-100/120-

130 ТМЗ (рисунок 3.2). 

Рисунок 3.2. - Типовая схема контроля параметров состояния СТП турбин типа 

Т-100/120-130 ТМЗ 
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Таблица 3.1 - Повороты корпусов подшипников в горизонтальной плоскости  
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Примечание 

Т-100/120-130 

ТМЗ 

Северная ТЭЦ 

АО «Ленэнерго» 

ст.№3 

1,2 1,4 2100 1300 1840 1340 0,37 0,51 0,05-0,06 
Останов перед ремон-

том 

0,2 0,9 2100 1300 1840 1340 0,06 0,33 0,05-0,06 

Пуск из холодного со-

стояния после ре-

монта 

Ново-Свердлов-

ская ТЭЦ ст. №1 
1,5 0,7 2100 1300 1840 1340 0,46 0,25 0,05-0,06 

Пуск из холодного со-

стояния 

Ново-Свердлов-

ская ТЭЦ ст.№2 

1,6 0,3 2100 1300 1840 1340 0,50 0,11 0,05-0,06 
06-07.10.1999 пуск из 

холодного состояния 

0,6 0,1 2100 1300 1840 1340 0,19 0,05 0,05-0,06 

06-07.10.2000 пуск из 

холодного состояния 

после ремонта 

Ново-Свердлов-

ская ТЭЦ ст.№3 
0,9 0,8 2100 1300 1840 1340 0,28 0,29 0,05-0,06  

Саранская ТЭЦ-2 

ст. №5 
1,2 0,7 2100 1300 1840 1340 0,37 0,25 0,05-0,06 Останов 

Норильская  

ТЭЦ-2 ст.№5 
1,6 0,9 2100 1300 1840 1340 0,50 0,33 0,05-0,06 

Пуск из холодного со-

стояния 
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Примечание 

Т-100/120-130 

ТМЗ 

Норильская  

ТЭЦ-3 ст. №3 

2,0 0,7 2100 1300 1840 1340 0,62 0,25 0,05-0,06 

14-24.12.2000 пуск из 

холодного состояния 

до ремонта 

1,2 0,8 2100 1300 1840 1340 0,37 0,29 0,05-0,06 

17-19.10.2001 пуск из 

холодного состояния 

после ремонта 

ПТ-50-130/7 

ТМЗ 

Ново-Кемеров-

ская ТЭЦ ст. №12 
5,2 0,5 2100 1300 1840 1340 1,60 0,17 0,05-0,06 

Пуск из холодного со-

стояния перед ремон-

том 

ПТ-135/160-130 
Волгоградская 

ТЭЦ ст.№2 
2,1 0,7 2100 1300 1840 1340 0,65 0,25 0,08-0,12   

Т-250/300-240 

ТМЗ 

Южная ТЭЦ  

АО «Ленэнерго» 

ст.№1 

2,0 2,2 2100 1550 2200 1690 0,74 0,85 0,08-0,12 
Останов перед ремон-

том 

0,7 1,4 2100 1550 2310 1690 0,26 0,51 0,08-0,12 

Пуск из холодного со-

стояния после ре-

монта 

К330-24,5-4 

УЗЭМ 

Рефтинская ГРЭС 

ст.№5 
1,5 0,9 1900 1800 1980 1360 0,72 0,33 0,08-0,12 

Пуск из холодного со-

стояния 

КТ-63-7,7 УТЗ 

Академическая 

ТЭЦ ст.№1 
0,8   2110 1310 -  - 0,25 -  0,08-0,12 

Останов перед ремон-

том 

Нижнетуринская 

ГРЭС ст.№1 

1,8  - 2110 1310  -  - 0,56  - 0,08-0,12 
Пуск после капиталь-

ного ремонта 

0,4  - 2110 1310  -  - 0,12  - 0,08-0,12 
Пуск после текущего 

ремонта 
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В квадратных рамках на схеме показаны точки, в которых выполняется измерение 

перемещения сторон выносных корпусов подшипников. В круглых рамках указана нуме-

рация лап цилиндров турбины, опирающихся на выносные корпуса подшипников. Изме-

рения параметров состояния СТП турбин других типов проводились аналогичным обра-

зом. При подготовке к исследованиям, как правило, не имелось возможности выставить 

корпуса подшипников строго вдоль оси турбины. Поэтому принято допущение о том, что 

во время исследования корпус подшипника поворачивался из одного крайнего положения 

в другое. Исходя из принятого допущения, параметром, позволяющим достоверно опре-

делить наличие или отсутствие «диагонального» контакта в паре «корпус подшипника – 

продольные шпонки», является размах разности перемещений сторон корпуса подшип-

ника. 

Для более наглядного представления и оценки результатов исследования, анало-

гично ранее предложенному в работах автора [44, 67] понятию «эквивалентного зазора» 

на поперечных шпонках, предложено понятие «эквивалентного зазора» для продольных 

шпонок. «Эквивалентный зазор» соответствует такому зазору в паре «продольная 

шпонка-паз в подошве корпуса подшипника», который бы обеспечивал отсутствие каса-

ний элементов сопряжения при угловых перемещениях корпуса подшипника относи-

тельно оси турбины при зафиксированных значениях разности перемещений сторон кор-

пуса подшипника.  

Величина «эквивалентного зазора» определялась как половина величины размаха 

разности перемещений сторон корпуса подшипника, делённая на ширину подошвы кор-

пуса подшипника и умноженная на расстояние между продольными шпонками (по внеш-

ним граням). 

Результаты исследования показывают, что практически во всех случаях величина 

«эквивалентного зазора» на продольных шпонках больше величины формулярного за-

зора. В некоторых случаях, например, для КП2 турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст.№2 Ново-

Свердловской ТЭЦ, КП1 турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст.№3 Северной ТЭЦ «Ленэнерго» 

и турбины КТ-63-7,7 УТЗ ст. №1 Нижне-Туринской ГРЭС, величины «эквивалентных за-

зоров», полученные по результатам пусков после ремонтов, не превышают величин фор-

мулярных зазоров. Соответственно, практически во всех рассматриваемых случаях 



112 

 

гарантированно имел место наиболее неблагоприятный «диагональный» контакт в паре 

«корпус подшипника – продольные шпонки» (вариант «г», рисунок 3.1).  

3.3. Факторы, вызывающие появление «диагонального» контакта 

Анализ данных по перемещению выносных корпусов подшипников, изменению теп-

лового состояния цилиндров турбин, изменению уклонов ригелей под выносными корпу-

сами подшипников а также результатов обследования СКТР трубопроводов отборов пара 

большого диаметра (более 250 мм), показал, что поворот выносных корпусов подшипни-

ков турбин может происходить не только под влиянием факторов, указанных ранее в 

п.1.2.4 настоящей работы, но и в результате влияния других факторов, а именно:  

1) действия на выносной корпус подшипника усилий со стороны цилиндра тур-

бины; 

2) действия на выносной корпус подшипника усилий со стороны присоединённых 

к корпусу подшипника маслопроводов. 

3.3.1. Влияние усилий со стороны цилиндров турбины 

Влияние усилий и моментов, приложенных к цилиндру турбины, на положение кор-

пуса подшипника относительно оси турбины, рассмотрены на примере данных, получен-

ных во время пуска турбины Т-100/130-130 ТМЗ ст. №2 Ново-Свердловской ТЭЦ, прохо-

дившего 06 – 07.10.1999 перед капитальным ремонтом. На момент проведения пуска 

штатные поперечные шпонки были заменены на поворотные поперечные шпонки. На ри-

сунке 3.3 представлен график изменения величины разности перемещений сторон корпу-

сов подшипников турбины. Графики изменения величин абсолютных перемещений сто-

рон корпусов подшипников, изменения температурного состояния ЦВД и мощности тур-

боагрегата представлены на рисунке 3.4.  Этот пример был выбран из множества выпол-

ненных исследований в связи с тем, что на протяжении 
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Рисунок 3.3 - Изменение разностей перемещений сторон корпусов подшипников и температуры фланцев ЦВД турбины  

Т-100/120-130 ТМЗ ст.№2 Ново-Свердловской ТЭЦ 
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Рисунок 3.4 - Изменение параметров турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст.№2 Ново-Свердловской ТЭЦ 
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достаточно длительного периода практически отсутствовала разность температур флан-

цев ЦВД с левой и правой стороны. 

В таблице 3.2 представлены сведения об основных этапах проведения пуска турбины 

Т-100/120-130 ТМЗ ст.№2 Ново-Свердловской ТЭЦ 06-07.10.1999 г. 

Таблица 3.2 – Пусковые операции турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст.№2  

Ново-Свердловской ТЭЦ 06-07.10.1999 г. 

Время 
Операция 

06.10.1999 

09:00 Начало измерений 

09:30 Начат прогрев главного паропровода до главной паровой задвижки 

10:00 Подан пар на уплотнения 

10:10 Начат набор вакуума (включён пусковой эжектор). 

10:20 Пусковой маслонасос включён 

10:55 Начат прогрев стопорного клапана и перепускных труб 

11:05 Подан пар на обогрев фланцев и шпилек 

12:55 Произведён толчок 

16:00 Прекращена подача пара в турбину, выбег ротора и отключён пар на обо-

грев фланцев и шпилек 

21:00 Вновь произведён толчок. В связи с приближением значений ОРР к пре-

дельным величинам включён обогрев фланцев и шпилек 

07.10.1999 

00:00 Генератор включён в сеть, активная электрическая нагрузка 5 МВт. 

08:20 Обогрев фланцев и шпилек отключён 

12:00 Измерения были завершены при работе турбины под нагрузкой 95 МВт и 

по достижении значения температуры металла ЦВД величины 

490 - 500 С. 

 

Перемещения сторон корпусов подшипников контролировалось штангенциркулем с 

ценой деления 0,1 мм. Значение перемещения записывалось по результатам совпадения 

трёх замеров подряд. Остальные данные представлены по показаниям штатных приборов.  
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При анализе было принято, что разность перемещений сторон корпуса подшипника 

в сопоставимых точках положительна, если перемещение левой стороны (смотреть со 

стороны регулятора на генератор) больше, чем правой. То же относится и к разности тем-

ператур фланцев ЦВД. 

Из представленного на рисунке 3.3 графика видно, в начальный период прогрева 

турбины, до 16:00 06.10.1999, происходит серия поворотов корпуса переднего подшип-

ника (КП1). Величина разности перемещения сторон КП1 изменяется от плюс 0,3 мм до 

минус 0,3 мм. В этот же период наблюдается изменение разности температур фланцев 

ЦВД от минус 5 до плюс 10 С.   

С 16:00 до 21:00 06.10.1999 г. тепловое состояние ЦВД, при отсутствии пропуска 

пара в проточную часть, стабилизировалось. В период с 21:00 06.10.1999 по 07:00 

07.10.1999 температура фланцев левой и правой стороны ЦВД совпадала. Разность тем-

ператур фланцев ЦВД отсутствовала. 

После повторного толчка ротора в 21:00 06.10.1999 наблюдается изменение разности 

перемещений сторон КП1. К моменту включения генератора в сеть разность перемещения 

сторон КП1 увеличилась на 0,6 мм по сравнению с предыдущим периодом. Затем после 

04:30 07.10.1999 наблюдается снижение величины разности перемещений сторон КП1 до 

0,2 мм.     

Как показал анализ, причиной такого изменения разности перемещений сторон КП1 

является изменение температурного состояния ниток пароперепускных труб от стопор-

ного клапана (СК) до регулирующих клапанов (РК). На рисунке. 3.5 представлена схема 

построенной автором по данным завода-изготовителя расчётной модели пароперепуск-

ных труб от СК до РК турбины Т-100/120-130 ТМЗ.   

В прямоугольных рамках на схеме указаны номера патрубков оборудования, приня-

тые при проведении расчёта. Патрубки 72, 74, 76 и 78 относятся к стопорному клапану. 

Патрубок 71 соответствует патрубку подвода пара к регулирующему клапану №1 (РК1). 

Патрубок 77 соответствует патрубку подвода пара к регулирующему клапану №2 (РК2). 

Патрубки 73 и 75 соответствуют патрубкам подвода пара к регулирующим клапанам №4 

(РК2) и №3 (РК3).  

При построении расчётной модели были приняты следующие направления осей си-

стемы координат:  
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• Ось Х является проекцией оси турбины на горизонтальную плоскость, лежащую 

на отметке обслуживания и направлена от генератора на регулятор.  

• Ось Y является проекцией оси конденсатора на ту же горизонтальную плоскость 

и направлена от стороны маслобака в сторону регенерации.  

• Ось Z направлена вертикально вверх и проходит через пересечение осей X и Y. 

Поскольку первым открывается РК1, ветка 71-72 (подвода пара к РК1) становится 

горячее остальных веток. Соответственно, нарушается симметрия усилий и моментов, 

приложенных к ЦВД. При дальнейшем нагружении турбины открывается РК2. К 05:00 

07.10.1999 ход штока сервомотора высокого давления составил около 80 мм. При таком 

ходе штока РК2 уже частично открыт, а РК3 ещё закрыт (БТ-213775ПМЗ «Устройство 

распределительное кулачковое. Программа и методика испытаний»). Ветка 77-78 

Рисунок. 3.5 - Схема расчётной модели пароперепускных труб СК-РК  

турбины Т-100/120-130 ТМЗ 
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(подвода пара к РК2) интенсивно прогревается, и симметрия приложения усилий восста-

навливается.  

Величина изменения разности перемещения сторон КП1 за период с 16:00 06.10.1999 

по 12:00 07.10.1999 составила от 0,7 до 0,9 мм. Такая разность соответствует величине 

«эквивалентного зазора» 0,28 мм, что также превышает величину формулярного зазора 

на продольных шпонках КП1. 

За все время пуска 06-07.10.1999 поведение корпуса среднего подшипника (КП2) 

было стабильным. Величина разности перемещений сторон КП2 достигала значения ми-

нус 0,34 мм.   

На рисунке 3.6 представлена схема традиционной системы тепловых расширений 

трёхцилиндровой турбины, по которой построены СТП турбин семейства 

Т-100/120-130 ТМЗ. 

На рисунке 3.7 представлена схема расчётного взаимного положения цилиндров и 

выносных корпусов подшипников турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст.№2 Ново-Свердлов-

ской ТЭЦ, построенная по результатам измерений перемещений корпусов подшипников 

за период с 00:00 по 04:00 07.10.1999. Красным цветом на схеме показаны оси ЦВД, ЦСД 

и выносных корпусов подшипников. 

1 – цилиндр турбины; 2 – выносной корпус подшипника; 3 – продольные шпонки;  

4 – поперечные шпонки; 5 –вертикальная шпонка; 6 – фикс-пункт турбины. 

Рисунок 3.6. - Схема традиционной СТП трёхцилиндровой турбины 
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Осмотр трубопроводов турбоустановки показал, что СКТР трубопроводов теплофи-

кационных отборов не соответствовала проектным решениям завода-изготовителя тур-

бины. При монтаже был допущен ряд грубых ошибок. На рисунке 3.8 представлена схема 

расчётной модели системы трубопроводов отбора пара на ПСГ-1 и ПНД-1 с указанием 

выявленных отклонений в ориентации стяжек линзовых компенсаторов.  

Расчётный анализ системы трубопроводов отбора пара на ПСГ-1 и ПНД-1 показал, 

что при существовавшем выполнении трубопровода на ЦСД при первом пуске действо-

вали значительные осевые (по оси X), сдвиговые (по оси Y) и разгружающие (по оси Z) 

усилия. Величины разгружающего и осевого усилий превышали 981 кН (100 тс). Сдвиго-

вые, направленные в сторону регенерации, усилия превышали 196 кН (20 тс). В горизон-

тальной плоскости на цилиндр при первом пуске действовал крутящий момент величиной 

более 196 кНм (20 тсм). 

В период капитального ремонта в 2000 году по рекомендациям, разработанным по 

предложенной автором методике [44], была реконструирована СКТР теплофикационных 

отборов: стяжки линзовых компенсаторов были установлены в положение, обеспечиваю-

щее минимально возможный уровень усилий и моментов, приложенных к патрубкам тур-

бины. На поверхности скольжения корпусов подшипников было установлено металло-

фторопластовое покрытие.   

Рисунок 3.7. - Схема взаимного положения цилиндров и корпусов подшипников 

турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст. №2 Ново-Свердловской ТЭЦ во время набора мощ-

ности 07.10.1999. 
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Рисунок 3.8. - Турбоустановка Т-100/120-130 ст.№2 Ново-Свердловской ТЭЦ. Отклонения разворотов стяжек линзовых компенса-

торов от проекта. 
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Данные, полученные во время пуска турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст.№2 Ново-

Свердловской ТЭЦ 06-07.10.2000 г. после капитального ремонта, показали, что величина 

«эквивалентного зазора» по продольным шпонкам КП2 уменьшилась практически в два 

раза и соответствовала формулярному зазору. Величина «эквивалентного зазора» на про-

дольных шпонках КП1 также значительно, более чем в 2 раза, уменьшилась.  

Аналогичная картина наблюдалась при пуске турбины ПТ-50-130/7 ТМЗ ст. № 12 

АО «Ново-Кемеровская ТЭЦ» 25-26.11.2020.  

Турбина ПТ-50-130/7 ТМЗ – двухцилиндровая турбина с регулируемыми производ-

ственным и теплофикационными отборами. Система тепловых расширений турбины по-

строена по классической схеме, рассмотренной ранее в главе 1. Схема традиционной си-

стемы тепловых расширений двухцилиндровой турбины, представлена на рисунке 3.9. 

Обозначения на схеме совпадают с обозначениями на рисунке 3.6. Выхлопная часть ЦНД 

опирается непосредственно на заднюю и боковые фундаментные рамы, жёстко связанные 

с фундаментом турбины. На задней фундаментной раме организован фикспункт турбины. 

Передняя часть ЦНД лапами опирается на КП2. ЦВД опирается лапами на КП2 и на КП1. 

КП1 и КП2 установлены на соответствующие фундаментные рамы, жёстко связанные с 

поперечными ригелями фундамента. Перемещение КП1 и КП2 вдоль оси турбины обес-

печивается продольными шпонками. Зазоры в парах сопряжения «продольная шпонка – 

паз в подошве корпуса подшипников», по документации завода-изготовителя, должны 

находиться в пределах от 0,05 мм до 0,06 мм. Взаимное положение корпусов 

Рисунок 3.9. - Схема СТП двухцилиндровой турбины типа ПТ-50-130/7 ТМЗ 
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подшипников и цилиндров турбины в осевом направлении обеспечивают поперечные 

шпонки. Величина зазора в паре сопряжения «лапа – призматическая часть шпонки» 

должна находиться в диапазоне от 0,04 мм до 0,05 мм. Взаимное положение корпусов 

подшипников и цилиндров турбины в поперечном направлении обеспечивают вертикаль-

ные шпонки. Зазор по вертикальным шпонкам должен находиться в диапазоне от 0,04 мм 

до 0,05 мм. Антифрикционные покрытия на поверхностях скольжения выносных корпу-

сов подшипников документацией завода-изготовителя не предусмотрены.  

В таблице 3.3 представлена информация об основных этапах проведения пуска тур-

бины ПТ-50-130/7 ТМЗ ст. № 12 АО «Ново-Кемеровская ТЭЦ» 25-26.11.2020. 

Таблица 3.3 Пусковые операции турбины ПТ-50-130/7 ТМЗ ст. № 12  

АО «Ново-Кемеровская ТЭЦ» 25-26.11.2020 

 Время Операция  

25.11.20 

13:20 Включено ВПУ 

20:45 Начат прогрев паропроводов на эжектор и уплотнения 

22:20 Включён ПМН 

26.11.20 

00:25 Подан пар на уплотнения 

00:25 Прогрев перепускных труб  

00:50 Толчок. 500 об/мин 

01:05 Подача пара на ОФШ 

01:10 Закрыта продувка перепускных труб 

01:40 1000 об/мин 

04:00 Включение в сеть. 3 МВт 

06:52 Включение производственного отбора, нитка А 

08:59 Включение производственного отбора, нитка Б 

09:10 Включение нижнего теплофикационного отбора 

На рисунке 3.10 представлены данные по перемещениям сторон корпусов подшип-

ников во время пуска. 

Перемещение корпусов подшипников контролировалось датчиками ДВТ-50 (ООО 

НПП «Вибробит»). Регистрация показаний датчиков выполнялась мобильным специали-

зированным программно-измерительным комплексом (СПИК), разработанным 

ООО «СНГ-ЕК». Программно-аппаратное решение СПИК состоит из устанавливаемого 
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Рисунок 3.10 - Перемещения корпусов подшипников и разности перемещений сторон корпусов подшипников турбины 

ПТ-50-130/7 ТМЗ ст.№ 12 АО «Ново-Кемеровская ТЭЦ» во время пуска из холодного состояния 25-26.11.2020 
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на ноутбуке программного обеспечения ПТК «Саргон», (регистрационный номер в госу-

дарственном реестре средств измерений №52586-13), который собирает информацию с 

контроллера «ПЛК-63» производства ООО «ПО «ОВЕН» (регистрационный номер в гос-

ударственном реестре №45302-10).  

Выполненное обследование опорно-подвесной системы и СКТР трубопроводов вы-

явило многочисленные нарушения требований нормативной документации [121]. В том 

числе были выявлены такие грубейшие нарушения, как отсутствие видимых зазоров 

между изоляцией трубопроводов и строительными конструкциями (рисунок 3.11). Кроме 

того, выявлено отсутствие предусмотренных проектом завода-изготовителя турбины не-

подвижных опор трубопровода производственного отбора, в результате чего на ЦНД тур-

бины действовали нерасчётные нагрузки при включении производственных отборов в ра-

боту. По результатам обследования разработаны рекомендации по устранению выявлен-

ных нарушений.  

3.3.2. Минимизация влияния присоединённых к цилиндрам турбины трубопроводов 

Турбина является частью турбоустановки, которая представляет собой сложную 

пространственную систему, состоящую из собственно турбины и вспомогательного обо-

рудования, соединённых между собою трубопроводами.  

В качестве примера на рисунке 3.12 представлена 3-D модель турбины К-330-24,5-4 

УЗЭМ для Рефтинской ГРЭС с присоединёнными паропроводами.  

Рисунок 3.11 - Отсутствие зазора между изоляцией трубопровода и фундаментом 

турбоагрегата ПТ-50-130/7 ТМЗ ст.№ 12 АО «Ново-Кемеровская ТЭЦ» 
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1 – блок стопорно-регулирующих клапанов; 2 – корпус   переднего подшипника; 3 – ЦВД; 4 – корпус среднего подшипника; 5 – 

ЦСНД; 6 – перепускные трубы низкого давления; 7 – ЦНД; 8 – трубопроводы отборов пара; 9 – перепускные трубы высокого 

давления; 10 – трубопроводы промперегрева 

Рисунок 3.12. - Обвязка турбины К-330-24,5-4 УЗЭМ паропроводами. 
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Полностью показаны перепускные трубы между блоками стопорно-регулирующих 

клапанов и ЦВД, а также перепускные трубы (ресиверы) между ЦСНД и ЦНД. Остальные 

трубопроводы (подвод свежего пара, ХПП и ГПП, трубопроводы отборов) показаны ча-

стично, только в части вывода из-под фундамента. Условно не показаны:  

− трубопроводы уплотнений;  

− опорно-подвесная система (ОПС) трубопроводов, через которую трубопро-

воды опираются (подвешены) на металлоконструкции площадок обслужива-

ния. 

Со стороны присоединённых трубопроводов на патрубки цилиндров турбины дей-

ствует система сил и моментов. На рисунке. 3.13, в качестве примера, представлены про-

екции главного вектора и главного момента системы сил действующей на ЦВД турбины 

К-330-24,5 УЗЭМ на оси локальной прямоугольной системы координат. Ось X’ совпадает 

с осью турбины и направлена от генератора в сторону регулятора. Ось Y’ лежит в 

Рисунок. 3.13 - Проекции главного вектора системы сил и момента системы сил, прило-

женных к цилиндру турбины 
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горизонтальной плоскости, проходящей через ось турбины, и проходит через проекцию 

центра масс цилиндра турбины на эту плоскость. Ось Z’ направлена вертикально вверх и 

проходит через точку пересечения осей X’ и Y’. 

Тепловое удлинение трубопроводов, тепловые перемещения патрубков цилиндра 

турбины и вспомогательного оборудования приводят к изменению величины и направле-

ния главного вектора системы сил и главного момента. Для полного исключения влияния 

системы присоединённых к цилиндру турбины трубопроводов на положение корпуса 

подшипников необходимо, чтобы направление проекция главного вектора сил на гори-

зонтальную плоскость совпадала с осью турбины, то есть, чтобы полностью отсутство-

вали сдвиговые усилия и моменты относительно вертикальной оси, поворачивающие ци-

линдр турбины в горизонтальной плоскости.  

Достаточным условием для исключения влияния присоединённых к цилиндру тур-

бины трубопроводов на взаимное положение корпуса подшипника и продольных шпонок, 

как было показано ранее автором для трубопроводов большого диаметра [44], было бы 

такое устройство трубопроводов, при котором: 

− величина суммарного сдвигового усилия от всех трубопроводов, присоединён-

ных к цилиндру турбины, на всех переходных режимах меньше величины  силы 

трения, возникающей при перемещении лап цилиндра относительно опорных по-

верхностей корпуса подшипников, и меньше силы трения, возникающей на по-

дошве корпуса подшипника при его перемещении по фундаментной раме;    

− величина момента относительно оси Z’ недостаточна для преодоления сил трения 

на опорных поверхностях лап цилиндра и сил трения на подошве корпуса под-

шипника при его перемещении по фундаментной раме. 

Ранее в главе 1 отмечалось, что компенсация тепловых расширений трубопроводов 

высокого давления достигается за счёт самокомпенсации, т.е. за счёт собственной гибко-

сти, когда уровень напряжений в элементах трубопроводов не превышает допустимый. 

Компенсация тепловых расширений трубопроводов большого диаметра низкого давле-

ния, к которым относится часть трубопроводов регенеративных отборов и трубопроводы 

теплофикационных отборов, достигается, как отмечалось ранее в главе 1, за счёт приме-

нения специальных устройств – угловых линзовых компенсаторов.  
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Трассировка трубопроводов и характеристики компенсаторов выбираются из обес-

печения двух условий:  

− уровня напряжений в элементах трубопровода; 

− величин усилий и моментов, приложенных к патрубкам оборудования. 

При проектировании трубопроводов паротурбинной установки расчёты трубопрово-

дов на прочность и самокомпенсацию выполняются обычно только для двух состояний: 

холодного и рабочего. Под рабочим состоянием трубопровода понимается состояние, ко-

гда температура металла трубопровода достигает максимально возможного значения и 

перемещение точек крепления трубопровода к оборудованию соответствует максимально 

возможному перемещению. У эксплуатируемых в настоящее время турбоагрегатов рас-

чёты для определения усилий и моментов, действующих на цилиндр турбины в зависи-

мости от очерёдности изменения теплового состояния трубопроводов, например, при 

пуске турбины или включении отборов, на стадии проектирования турбоустановки не вы-

полнялись. 

Необходимо отметить, что величина усилий и моментов, действующих на патрубки 

оборудования, кроме принятых проектных решений, зависит от качества выполнения 

монтажных работ. Визуально выявить отклонения исполнения трубопровода высокого 

давления от проектных решений весьма трудно. Наиболее эффективным способом кон-

троля правильности монтажа является поэтапное «взвешивание» лап цилиндра турбины 

после присоединения каждого трубопровода. В практике автора был случай, когда при 

взвешивании лап нижней половины цилиндра вновь монтируемой турбины Р-105-12,8/1,5 

ст. №5 Ново-Салаватской ТЭЦ после монтажа трубопровода производственного отбора 

(выхлопа) величина разности весовых нагрузок по задним лапам цилиндра турбины со-

ставила около 275 кН (28 тс). Отсоединение труб от цилиндра турбины показало, что при 

монтаже были выполнены несанкционированные монтажные натяги, причём разной 

длины. 

Несколько проще выявить отклонения в СКТР трубопроводов большого диаметра. 

Автором ранее была предложена и успешно внедрена методика [44] минимизации усилий 

и моментов, действующих на цилиндр турбины со стороны трубопроводов отборов, обо-

рудованных линзовыми компенсаторами за счёт оптимизации ориентации стяжек линзо-

вых компенсаторов. Тем не менее, как и для трубопроводов высокого давления, 
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полностью исключить влияние скрытых отклонений от проектных решений для трубо-

проводов низкого давления нельзя. 

Исходя из вышеизложенного можно сделать вывод, что для исключения возникно-

вения «диагонального» контакта в паре «корпус подшипника – продольные шпонки» 

необходимо в дополнение к минимизации усилий и моментов, действующих со стороны 

трубопроводов на цилиндр турбины, определить условия, при которых возникновение 

«диагонального» контакта затруднено.   

3.3.3. Влияние маслопроводов, присоединённых к корпусам подшипников 

Другим фактором, оказывающим влияние на положение корпуса подшипника отно-

сительно продольных шпонок, является действие усилий от маслопроводов смазки и ре-

гулирования, присоединённых к корпусу подшипника. 

Как отмечалось ранее в главе 1, на новой турбине КТ-63-7,7 УТЗ ст.№1 Академиче-

ской ТЭЦ (Свердловский филиал «Т плюс») при пуске после комплексного опробования 

наблюдалась повышенная вибрация, не позволившая взять нагрузку более 30 МВт. Мак-

симальное перемещение КП1, по показаниям штатного прибора абсолютного перемеще-

ния составило 11 мм при расчётной величине перемещения –15 мм. Характер перемеще-

ния КП1 во время пуска, по данным штатного датчика абсолютного теплового расшире-

ния (рисунок 2.1) и оценке эксплуатационного персонала, не имел каких-либо явных осо-

бенностей, кроме меньшей, по сравнению с предыдущим пуском, величины перемещения 

корпуса подшипника. Для выявления и устранения причин неудовлетворительного виб-

рационного состояния опор валопровода было принято решение вначале разгрузить, а за-

тем остановить турбину. Поскольку датчик теплового расширения в соответствии со 

штатной схемой завода-изготовителя был установлен только с одной стороны (левой), то 

исходя из опыта ранее выполненных исследований персоналу станции было рекомендо-

вано с обеих сторон корпуса подшипника дополнительно для контроля перемещения 

установить часовые индикаторы. Данные, полученные с использованием индикаторов 

(рисунок 3.14), показали, что величина перемещения правой стороны корпуса подшип-

ника отличалась от величины перемещения левой стороны на 0,8 мм, т.е. выявлено, что 
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происходил поворот корпуса подшипника относительно оси турбины. Величина «эквива-

лентного зазора» составила 0,25 мм. Соответственно можно утверждать, что имел место 

«диагональный» контакт в паре «корпус подшипника – продольные шпонки».  

Последующий осмотр направляющего паза в подошве корпуса подшипника под-

твердил наличие «диагонального» контакта в паре «корпус подшипника – продольные 

шпонки». Было выявлено наличие вмятин и натиров на боковой поверхности паза (рису-

нок 3.15). Также натиры были обнаружены на боковых поверхностях продольных шпонок 

(рисунок 3.16). 

Осмотр трубопроводов, присоединённых к цилиндру турбины, не выявил каких-

либо отклонений от проектной документации.  

1 – по показаниям штатного прибора; 2 – по часовому индикатору справа;  

3 – по часовому индикатору слева. 

Рисунок 3.14 - Перемещение КП1 турбины КТ-63-7,7 УТЗ ст.№1 Академиче-

ской ТЭЦ при наборе нагрузки и останове 
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Рисунок 3.15 - Вмятины и натиры на боковой поверхности паза КП1 турбины 

КТ-63-7,7 УТЗ ст.№1 Академической ТЭЦ 

Рисунок 3.16 - Натиры на продольных шпонках турбины КТ-63-7,7 УТЗ ст.№1 Академи-

ческой ТЭЦ 
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Соответственно, можно предположить, что проблема затруднённых перемещений 

корпуса подшипников не была решена. Из представленных на рисунке 2.1 графиков (пе-

риодичность записи данных – 1 с) видно, что характер перемещения корпуса подшипни-

ков после ремонта не изменился. Значительные горизонтальные участки на кривых ука-

зывают на наличие затруднений при тепловых расширениях, когда при росте темпера-

туры металла цилиндра положение корпуса относительно фундаментной рамы не изме-

няется. Во время пуска после выполнения рекомендованных заводом-изготовителем тур-

бины мероприятий величина абсолютного перемещения корпуса подшипника, по показа-

ниям штатного прибора, практически достигла расчётного значения. Но необходимо от-

метить, что относительное перемещение корпуса подшипника (разность показаний штат-

ного прибора) при равных значениях температур до и после ремонта практически совпа-

дают. В интервале температур от 50С до 250С относительное перемещение корпуса 

подшипника до ремонта составило 7 мм, а после ремонта 8 мм.     

Для выявления влияния трубопроводов присоединённых к цилиндру турбины 

КТ-63-7,7 УТЗ, была с участием автора разработана методика определения и оценки уси-

лий и моментов действующих на цилиндр турбины во время проведения пуска [163, 187, 

189]. Необходимо отметить, что эта турбина имеет дроссельное парораспределение: 

нитки перепускных труб от блока стопорно-регулирующих клапанов до паровпуска ци-

линдра турбины прогреваются одновременно, отсутствует влияние разной температуры 

ниток трубопровода. Турбина КТ-63-7,7 УТЗ предназначена для эксплуатации в составе 

ПГУ и в её схеме отсутствуют отборы на регенерацию. Соответственно отсутствует вли-

яние этих отборов. Расчётное исследование изменения усилий и моментов, действующих 

на цилиндр турбины в процессе пуска из холодного состояния, выполненное Гаврило-

вым П.Я. с участием автора [189], показало, что для турбины КТ-63-7,7 УТЗ упомянутые 

в разделе 3.3.2 условия исключения влияния присоединённых к цилиндру турбины тру-

бопроводов на положение корпуса подшипника выполняются.  

Зимой 2020 года на турбине КТ-63-7,7 УТЗ ст.№1 Нижнетуринской ГРЭС после вы-

полненного капитального ремонта не удалось взять максимальную тепловую нагрузку в 

связи с достижением на нескольких упорных колодках предельно допустимых значений 

температуры баббита. Как видно из данных первого пуска после капитального ремонта, 

представленных на рисунке 3.17, максимальное перемещение корпуса подшипника, по 

показаниям штатных приборов, составило около 6 мм для правой стороны и около 8 мм 
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для левой стороны. Разность перемещений левой и правой сторон корпуса подшипника 

достигала, как минимум, величины 1,8 мм. 

 В 2021 году были выполнены исследования по определению возможных причин за-

труднённых тепловых перемещений корпуса подшипника. Исследование проводилось с 

оснащением турбины системой СДАРТ [120]. Принципиальная схема расстановки датчи-

ков представлена на рисунке 3.18. На корпус подшипника были установлены датчики 

уклонов УП1 и УП2 с правой и левой сторон корпуса подшипника соответственно. На 

фундаментную раму были установлены датчики уклонов УР1 и УР2 с правой и левой сто-

рон от корпуса подшипника соответственно. На фундаментной же раме, со стороны ци-

линдра турбины были установлены датчики линейных перемещений ОП1 и ОП2 для кон-

троля за перемещениями правой и левой сторон корпуса подшипника вдоль оси турбины. 

Подвижный элемент датчика крепился к корпусу подшипника магнитным держателем. 

Контроль поперечных перемещений лап ПП1 и ПП2 осуществлялся аналогичными дат-

чиками, установленными непосредственно на лапы цилиндра турбины. Подвижный эле-

мент крепился к Г-образному прижиму. 

На рисунке 3.19 представлены результаты измерений перемещения сторон корпуса 

подшипника и изменения теплового состояния цилиндра турбины во время пуска в пе-

риод с 13:00 26.03.2021 по 23:00 27.03.2021. Видно, что при максимальном значении тем-

пературы металла цилиндра абсолютное перемещение корпуса подшипника составило 

около 6 мм. Разность перемещения сторон, по данным полученным СДАРТ, составила 0,4 

мм (см. таблицу 3.1). Величина уклона ригеля, по показаниям уклономера, установлен-

ного с левой стороны от оси турбины, достигала значения 1,4 мм/м. А по показаниям дат-

чика, установленного справа от оси турбины – 0,6 мм/м (рисунок 3.20). Разность показа-

ний уклономеров свидетельствует о том, что корпус подшипника поворачивается относи-

тельно оси турбины, в данном случае – против часовой стрелки, если смотреть сверху.  
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Рисунок 3.17 - Перемещение корпуса подшипника турбины КТ-63-7,7 УТЗ ст.№1 Нижнетуринской ГРЭС  

за период с 18 по  28.07.2020 
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На основе расчётного анализа моделей трубопроводов, присоединённых к цилиндру, 

выполненного автором, были определены и исключены при последующем осмотре воз-

можные места защемлений трубопроводов пара.  

Расчётный анализ проектной документации на маслопроводы, присоединённые к 

корпусу переднего подшипника, показал, что негативное влияние на перемещение кор-

пуса подшипника может оказывать маслопровод регулирования, выполненный по чер-

тежу БТ-268795(рисунок 3.21), в частности линия «13» – «На всас силового насоса подвод 

от главного инжектора» и линия «14» – «Напорный от пускового насоса». 

Для всех присоединённых к корпусу подшипника маслопроводов регулирования 

предусмотрен монтажный натяг 15 мм вдоль оси турбины. При этом необходимо отме-

тить, что для маслопроводов смазки выполнение монтажного натяга документацией за-

вода-изготовителя не предусмотрено. 

 

Рисунок 3.18  - Схема установки датчиков СДАРТ 
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Рисунок 3.19 - Перемещение корпуса подшипника (по данным СДАРТ) и изменение теплового состояния цилин-

дра турбины 
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Рисунок 3.20 - Изменение уклона ригеля во время пуска 26-27.03.2021 
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Рисунок 3.21 - Выкопировка из чертежа БТ-268795 «Маслопровод регулирования» 
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Маслопровод линии «13» имеет диаметр 213 мм. В непосредственной близости от 

маслобака на линии установлено два линзовых компенсатора, которые защищают ин-

жекторную группу от усилий и моментов со стороны маслопровода. На участке между 

корпусом подшипника и ближайшим к нему линзовым компенсатором предусмотрена 

организация, как минимум, двух скользящих направляющих опор. Кроме того, преду-

смотрена опора, поз. 2 крепящаяся непосредственно к маслобаку (рисунок 3.22). 

Конструкция скользящих направляющих опор (рисунок 3.23) предусматривает 

практически одну степень свободы – вдоль оси трубы. Перемещение в поперечном 

направлении ограничено зазором между хомутом и отверстием в основании. Величина 

зазора суммарно не превышает 5 мм. Поскольку затяжка хомута никак не регламентиро-

вана, то величина силы трения при тепловом расширении маслопровода может достигать 

довольно значительных величин и передаваться на корпус подшипника. 

Рисунок 3.22 - Опирание линии «13» на маслобак 
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Линия «14» — в пределах маслопровода регулирования указан только патрубок. 

Основная линия маслопровода показана в чертеже БТ-269333МЧ «Маслопровод уста-

новки». Какие-либо указания, касающиеся связи с маслопроводом регулирования и необ-

ходимости обеспечения монтажного натяга в смежном чертеже, отсутствуют, что допус-

кает возможность ошибки на монтаже. Также необходимо обратить внимание на то, что 

в маслопроводе установки предусмотрено раскрепление этой линии жёсткой подвеской 

(рисунок 3.24). Как и рассмотренные выше скользящие опоры, жёсткая подвеска при ма-

лой длине тяги имеет ограниченные возможности перемещения трубы в направлении 

вдоль оси турбины. С другой стороны, жёсткая подвеска позволяет трубе поворачиваться 

вокруг вертикальной оси, проходящей через соединение тяги с ушком и хомутом, и не-

значительно отклоняться от первоначального положения. 

Если рассматривать трассировку линий маслопровода регулирования без учёта 

установки опор, то они выглядят достаточно гибкими, чтобы не препятствовать переме-

щению корпуса подшипника вдоль продольных шпонок при изменении температурного 

состояния цилиндра турбины. Однако установка практически неподвижных опор карди-

нально меняет картину. Именно поэтому предусмотрено выполнение монтажных натя-

гов. При правильном выполнении монтажа маслопроводов на холодной машине между 

Рисунок 3.23 - Скользящая опора маслопровода 
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фланцами на корпусе подшипника и свободными фланцами маслопроводов должны быть 

зазоры 15 мм. Только после выполнения этого требования фланцы маслопроводов могут 

быть притянуты к ответным фланцам на корпусе подшипника.  

Для того, чтобы качественно оценить возможное влияние присоединённых мас-

лопроводов регулирования на перемещение корпуса подшипника средствами интегриро-

ванной среды расчёта трубопроводов на прочность «Visual NEVA++» смоделировано 

присоединение к корпусу подшипника линий «13» и «14». Расчётная стержневая модель 

цилиндра турбины, корпуса подшипника и маслопроводов представлена на  

рисунке 3.25. 

Рисунок 3.25 - Крепление линии «14» вблизи оси турбины 

Рисунок 3.24 - Расчётная модель системы «цилиндр-корпус подшипника - линия 

«13» и линия «14». 
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Цилиндр турбины и корпус подшипника смоделированы участками 72-1, 1-2, 2-3 

и 2-4. Узел 72 соответствует фикспункту турбины. Сочленение цилиндра турбины и кор-

пуса подшипника смоделировано линзовым компенсатором на участке 72-1. Все стержни, 

моделирующие цилиндр турбины и корпус подшипника, заданы повышенной жёсткости 

и без массы. Весовая нагрузка корпуса подшипника моделируется сосредоточенной 

нагрузкой. Продольные шпонки и поверхность скольжения корпуса подшипника по фун-

даментной раме моделируются скользящими опорами с ограничением перемещения по 

вертикали и по горизонтали. Коэффициент трения в опорах принят 0,3 

Линия «13» маслопровода регулирования смоделирована участком 1-71. Узел 71 

соответствует присоединению к инжекторной группе. На маслопроводе задано две сколь-

зящие опоры с ограничением перемещения по вертикали и перпендикулярно оси трубы. 

Коэффициент трения в опорах также принят 0,3. В узле 1 задан монтажный натяг 15 мм.  

Линия «14» маслопровода смоделирована участком 3-5. На линии задана одна 

жёсткая подвеска с короткой тягой. Поскольку линия «14» после подвески достаточно 

гибкая, участок после подвески не оказывает особого влияния на перемещение корпуса 

подшипника и узел 5 задан как свободный конец.    

Для определения усилий, действующих на продольные шпонки, было выполнено 

две серии расчётов. Одна серия расчётов с учётом монтажного натяга, вторая – без учёта 

монтажного натяга. Нагрев цилиндра турбины моделировался перемещением узла 72 в 

рабочем состоянии. Шаг перемещения цилиндра турбины для каждого последующего 

расчёта был принят 1 мм. Общее перемещение было принято равным 15 мм. При расчётах 

предполагалось, что участок 1-71 нагревается на 20°С (до 40°С) без учёта колебаний тем-

пературы масла во время работы турбины. В каждом расчёте определялись усилия, дей-

ствующие на скользящие опоры, моделирующие продольные шпонки.   

На рисунке 3.26 представлены результаты серии расчётов с учётом монтажного 

натяга на линии «13». Величина момента, приложенного к корпусу подшипника, опреде-

лялась как сумма моментов от усилий на продольные шпонки. Расстояние между про-

дольными шпонками для целей расчёта было принято 1,4 м. Под «дальней» и «ближней» 

шпонками понимается их положение относительно фикспункта. Величина силы трения 

определялась как сумма абсолютных величин усилий, приложенных к продольным шпон-

кам, умноженная на коэффициент трения 0,3. Результаты расчётов носят
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Рисунок 3.26 - Усилия и моменты на продольных шпонках при выполнении линии «13» с монтажным натягом 
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 качественный характер и не претендуют на соответствие реальным усилиям, возникаю-

щим при перемещении корпуса подшипников. 

Видно, что величина момента, приложенного к корпусу подшипника, достигает 

максимального значения при перемещении корпуса подшипника на 8 мм от начального 

положения.  

На рисунке 3.27 представлены результаты аналогичной серии расчётов, при от-

сутствии монтажного натяга линии «13». Максимальная величина момента приложен-

ного к корпусу подшипника также достигает максимума при перемещении корпуса под-

шипника на 8 мм. 

Учитывая, что максимальные перемещения корпусов подшипников на рассмот-

ренных турбинах КТ-63-7,7 УТЗ составили от 6 до 8 мм, можно с большой вероятностью 

утверждать, что именно усилия от маслопроводов препятствуют свободным перемеще-

ниям корпусов подшипников.  

Таким образом, натурные испытания и расчётные исследования позволили обос-

новать рекомендации по нормализации тепловых перемещений корпусов передних под-

шипников турбин семейства КТ-63-7,7 УТЗ. 

Непосредственное влияние маслопроводов на положение корпуса подшипника было 

выявлено при исследовании причин нарушений в работе СТП турбины К-330-23,5-4 

УЗЭМ ст.№5 Рефтинской ГРЭС, упоминаемой ранее в главе 1.  

В процессе анализа данных АСУ ТП станции по перемещениям корпусов подшип-

ников за период пуска турбины из холодного состояния с 13.05.2016 по 15.05.2016 (рису-

нок 3.28) было выявлено изменение разности перемещений сторон корпуса среднего под-

шипника при неизменных тепловых параметрах турбины в 08:20 13.05.2016. Единствен-

ным событием за период с 08:00 до 09:00 13.05.2016, связанным с проведением пусковых 

операций, было включение в работу пускового маслонасоса и, соответственно, подача в 

маслосистему подогретого масла. Изменение разности перемещений левой и правой сто-

рон КП2 составило по показаниям штатных приборов 0,5 мм, что соответствует величине 

«эквивалентного зазора» 0,17 мм при максимальной величине формулярного зазора 

0,12 мм.   
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Рисунок 3.27 - Усилия и моменты на продольных шпонках при выполнении линии «13» без монтажного натяга 
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Расчётный анализ маслопроводов, присоединённых к среднему корпусу подшип-

ников, показал, что подобное смещение может возникнуть только при защемлении мас-

лопроводов в районе среднего корпуса подшипников. Осмотр маслопроводов выявил 

упирание в строительные конструкции маслопровода подвода масла (Ду80) к среднему 

корпусу подшипников, а именно – в балку перекрытия (рисунок 3.29). Кроме того, при 

осмотре маслопроводов выявлено взаимное защемление расположенных рядом напор-

ного и сливного маслопроводов, присоединённых к среднему корпусу подшипников (ри-

сунок 3.30). Все нарушения были выявлены при нагретых маслопроводах. В холодном 

состоянии защемления не были обнаружены. 

По результатам исследования были также предложены мероприятия по увеличе-

нию компенсирующей способности системы трубопроводов отборов на питательный тур-

бонасос и на теплофикационные подогреватели. После выполнения рекомендованных ме-

роприятий нарушений в работе СТП не наблюдалось. Низкочастотная вибрация при 

включении отборов отсутствовала.  

Этот пример показывает, что «диагональный» контакт между корпусом подшипника 

и продольными шпонками достаточно частое явление, способное негативно влиять на ра-

боту СТП турбины. 

Поскольку, как было показано в настоящем разделе, полностью исключить возник-

новение нерасчётных усилий и моментов сдвигающих цилиндры турбины и корпуса под-

шипников в направлении перпендикулярном оси турбины не представляется возможным, 

необходимо обеспечить устойчивость СТП к внешнему воздействию за счёт конструктив-

ных решений. Под устойчивостью СТП далее в настоящей работе будет пониматься ис-

ключение появления «диагонального» контакта в паре «продольные шпонки – корпус 

подшипника». 
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Рисунок 3.28 - Перемещение корпусов подшипников турбины К-330-23,5-4 УЗЭМ 
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Упирание маслопро-

вода в балку перекры-

Рисунок 3.29 - Упирание маслопровода в балку перекрытия (вид снизу) 

Рисунок 3.30 - Взаимное защемление сливного и напорного 

маслопроводов 
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3.4. Выводы 

1. Результаты выполненных автором исследований ряда турбин, на которых наблю-

дались затруднения в работе СТП, показали, что одной из основных причин воз-

никновения этих затруднений являются отклонения от проектных решений допу-

щенные при работах по монтажу присоединённых к турбине трубопроводов, их ре-

монту и обслуживанию.  

2. На основе результатов обследования СТП ряда турбин и документации на масло-

проводы, присоединённые к корпусам подшипников, обосновано, что маслопро-

воды могут являться источником усилий и моментов, стремящихся сдвинуть или 

повернуть корпус подшипника относительно оси турбины и продольных шпонок, 

особенно при широком применении антифрикционных покрытий на поверхностях 

скольжения корпусов подшипников по фундаментным рамам. 

3. Поскольку полностью исключить возникновение усилий и моментов сдвигающих 

цилиндры турбины и корпуса подшипников относительно оси турбины в направ-

лении перпендикулярном оси турбины не представляется возможным, предложено 

рассмотреть возможность обеспечения устойчивости СТП к внешнему воздей-

ствию, как исключения возникновения «диагонального» контакта в паре «корпус 

подшипника – продольная шпонка», за счёт конструктивных решений.  

4. Также предложено рассмотреть возможность изменения конструкции направляю-

щих осевого перемещения корпуса подшипника с тем, чтобы исключить возмож-

ность возникновения пластических деформаций в зоне контакта корпуса подшип-

ника с направляющими. 
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4. РАЗРАБОТКА ПРИНЦИПИАЛЬНЫХ ПОЛОЖЕНИЙ И МОДЕЛЕЙ ДЛЯ ОПРЕДЕЛЕНИЯ 

УСЛОВИЙ УСТОЙЧИВОСТИ К ВНЕШНИМ ВОЗДЕЙСТВИЯМ СИСТЕМЫ ТЕПЛОВЫХ ПЕРЕМЕ-

ЩЕНИЙ ВЫНОСНЫХ КОРПУСОВ ПОДШИПНИКОВ ТУРБИНЫ  

Результаты исследований, представленные в настоящей главе, опублико-

ваны в работах автора [162, 163, 165, 174-177, 180]. 

Как было показано в главе 3, исследования СТП паровых турбин различных типов 

показывают, что существенное влияние на нарушения в работе СТП и, как следствие, на 

вибрационное состояние турбины, оказывают как проектные решения по компенсации 

изменения температурного состояния присоединённых к турбине трубопроводов [17, 18, 

66 - 68, 122], так и отклонения от них. Поскольку полностью исключить ошибки при про-

ектировании, монтаже и ремонте трубопроводов невозможно, необходимо на основе мо-

делирования взаимодействия элементов в системе ЦПФ разработать комплекс конструк-

торских решений, обеспечивающих надёжность СТП при внешнем силовом воздействии 

на турбину.    

В настоящей главе представлены результаты разработки обобщённой универсаль-

ной модели взаимодействия цилиндров турбины, выносных корпусов подшипников и 

фундамента турбины. На основе предложенной модели определены универсальные усло-

вия устойчивости СТП и условия устойчивости различных вариантов исполнения СТП 

паровой турбины к внешнему силовому воздействию. 

4.1. Разработка универсальных условий устойчивости системы тепловых 

перемещений выносных корпусов подшипников 

В существующих конструкциях СТП, под действием внешних усилий от присо-

единённых трубопроводов цилиндры турбины и выносные корпуса подшипников в пре-

делах зазоров в направляющих или сцепных устройствах могут смещаться и поворачи-

ваться относительно друг друга и относительно оси турбины. Поворот выносных корпу-

сов подшипников относительно «продольных шпонок» приводит к возникновению «диа-

гонального» контакта в паре «продольные шпонки – корпус подшипника» и 
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возникновению дополнительных нерасчётных усилий сопротивления перемещению кор-

пуса подшипника по фундаментной раме. 

Анализ конструкций ранее упомянутых в подразделе 1.3.2.2 устройств сочлене-

ния цилиндров турбины с выносными корпусами подшипников (с исключением лап ци-

линдров турбины из схемы передачи осевых усилий) показал, что эти устройства, как и 

традиционное устройство сочленения цилиндра и корпуса подшипников, допускают 

принципиальную возможность углового смещения цилиндров турбины и выносных кор-

пусов подшипников относительно друг друга и относительно оси турбины. Соответ-

ственно, все используемые в настоящее время в СТП устройства сочленения цилиндров 

турбины и выносных корпусов подшипников в той или иной степени подвержены влия-

нию внешних усилий от присоединённых к турбине трубопроводов. 

Величина усилий, действующих со стороны трубопроводов на цилиндр турбины 

и на выносной корпус подшипника, как было показано в главе 3, определяется множе-

ством факторов, присутствие которых в схеме конкретной турбоустановки сложно 

учесть. Например, невозможно предугадать влияние возможных незадокументированных 

отклонений от проектной документации, допущенных при монтаже трубопровода или его 

ремонте. Поэтому целесообразно рассмотреть, при каких условиях СТП будет сохранять 

устойчивость по отношению к внешним усилиям, действующим на цилиндр турбины или 

на выносной корпус подшипника.  

Целью представленного исследования является определение универсальных 

условий устойчивости функционирования СТП с разным количеством цилиндров тур-

бины и выносных корпусов подшипников к воздействию внешних факторов для всех ра-

нее упомянутых конструкций сочленения цилиндров турбины и выносных корпусов под-

шипников. Под устойчивостью СТП, как упоминалось ранее в главе 3, понимается ис-

ключение появления «диагонального» контакта в паре «продольные шпонки – корпус 

подшипника».  

Исследование проводилось на предложенной автором кинематической модели 

системы «цилиндр турбины – выносной корпус подшипника – фундамент турбины» 
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4.1.1. Обобщённая кинематическая модель системы тепловых перемещений выносных 

корпусов подшипников 

На основе сравнительного анализа схем организации СТП паровых турбин раз-

личных типоразмеров с разным количеством цилиндров и возможными конструкциями 

устройств сочленения цилиндров турбины с выносными корпусами подшипников авто-

ром предложена кинематическая модель, в которой СТП представлена в виде многозвен-

ной шарнирной системы, состоящей из одного или нескольких «базовых» модулей. Ко-

личество «базовых» модулей в схеме СТП равно количеству выносных корпусов подшип-

ников, свободно перемещающихся вдоль оси турбины. 

«Базовый» модуль состоит из трёх звеньев: цилиндра турбины 1, выносного кор-

пуса подшипника 2 и «продольных шпонок» 3. Кинематическая схема «базового» модуля 

представлена на рисунке 4.1, а). Звено 1 соответствует цилиндру турбины. Звено 2 соот-

ветствует выносному корпусу подшипника. Звенья 1 и 2 связаны осевым шарниром 𝐴𝑖 , 

который соответствует устройству сочленения цилиндра турбины и корпуса подшип-

ника. Так же осевыми шарнирами звенья 1 и 2 связаны с предыдущим (𝐵𝑖 ) и последую-

щим (𝐵𝑖+1) «базовыми» модулями. Между собой звенья 2 и 3 связаны призматическим 

шарниром, который соответствует сочленению «продольные шпонки – паз корпуса под-

шипника». Нумерация модулей принята аналогично нумерации цилиндров – со стороны 

переднего подшипника в сторону фикспункта. В модели принята правосторонняя система 

координат, в которой ось X направлена от фикспункта турбины в сторону регулятора.  

Изменение взаимного положения элементов «базового» модуля под действием 

внешних сил и моментов, приложенных к звену 1, представлено на рисунке 4.1, б).  

Звено 3 («продольные шпонки») неподвижное, жёстко закреплено на фундаменте 

турбоагрегата. Звено 2 соответствует выносному корпусу подшипника.  

На рисунке 4.1, а) и б) приняты следующие обозначения: 

𝐿𝑖 – расстояние между шарнирными узлами i–го цилиндра турбины; 

𝑙𝑖 – расстояние между внешними торцами направляющих i–го выносного корпуса 

подшипников; 
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б) 

а) кинематическая схема «базового» модуля СТП; 

б) изменение взаимного положения элементов «базового» модуля при внешнем 

воздействии; 

1 – «продольные шпонки»; 2 – выносной корпус подшипника;  

3 – цилиндр турбины. 

Рисунок 4.1 - «Базовый» модуль СТП 

а) 
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𝑙𝑖
′ – расстояние между внешним торцом направляющих i–го выносного корпуса 

подшипников со стороны фикспункта и ближайшим шарнирным узлом цилиндра; 

𝑙𝑖
′′ – расстояние между дальним от фикспункта внешним торцом направляющих 

i–го выносного корпуса подшипников и ближайшим шарнирным узлом (i+1)-го цилиндра 

турбины; 

𝑐𝑖 – суммарный зазор в i-ом призматическом шарнире между направляющими 

«продольными шпонками» и корпусом подшипников; 

𝑑𝑖
′ – сдвиг (смещение) ближайшего к фикспункту шарнирного узла от оси тур-

бины по оси Y; 

𝑑𝑖
′′ – сдвиг (смещение) шарнирного узла между цилиндром и корпусом подшип-

ников от оси турбины по оси Y; 

𝑑𝑖+1
′  – сдвиг (смещение) шарнирного узла между корпусом подшипников и сле-

дующим цилиндром от оси турбины по оси Y; 

𝛼𝑖 –угловое смещение (поворот) оси корпуса подшипника относительно оси ци-

линдра турбины; 

𝛽𝑖 –угловое смещение (поворот) оси корпуса подшипника относительно оси тур-

бины; 

𝛾𝑖 –угловое смещение (поворот) оси цилиндра относительно оси турбины; 

i – номер «базового» модуля, нумерация ведётся со стороны фикспункта турбины; 

При разработке модели приняты следующие допущения и упрощения: 

- изменением линейных размеров звеньев 2 и 3, связанных с изменением их 

температурного состояния, а также изменением проекций этих звеньев на 

ось X, связанных с их поворотом относительно оси турбины, пренебрегаем; 

- шарнирный узел 𝐵𝑖  не перемещается вдоль оси X; 

- шарнирные узлы 𝐴𝑖 , 𝐵𝑖  и 𝐵𝑖+1, при воздействии на звенья «базового» мо-

дуля внешних усилий и моментов, могут занимать только крайние положе-

ния, допускаемые конструкцией сочленения. 

Воздействие на цилиндр турбины (звено 1) произвольных сдвигового усилия и 

момента приведёт к его сдвигу и повороту относительно оси турбины. Через шарнирный 
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узел 𝐴𝑖  цилиндр турбины поворачивает корпус подшипника (звено 2) относительно оси 

турбины. При этом величина углового смещения корпуса подшипника относительно ци-

линдра турбины составит: 

Величина углового смещения оси корпуса подшипника относительно оси тур-

бины 𝛽𝑖 , возникающего под действием приложенных к корпусу подшипника усилий со 

стороны цилиндра турбины, определяется из выражения: 

или можно записать 

Величина углового смещения цилиндра турбины относительно оси турбины, под 

действием приложенных к нему внешних усилий и моментов 𝛾𝑖  определяется из выра-

жения: 

Как было показано ранее в главе 2, самым неблагоприятным для работы СТП яв-

ляется такое положение корпуса подшипников относительно продольных шпонок, когда 

возникает одновременный контакт продольных шпонок с обеими сторонами паза в по-

дошве корпуса подшипника («диагональный» контакт). При «диагональном» контакте 

появляется вероятность возникновения эффекта самоторможения корпуса подшипника 

на продольных шпонках. 

Для призматического шарнира абсолютная величина угла предельного поворота 

𝛽𝑖
пред

, при котором возникает «диагональный» контакт и появляется эффект самотормо-

жения, обусловлена геометрическими характеристиками призматического шарнира и 

 𝛼𝑖 = 𝛽𝑖 − 𝛾𝑖. (4.1) 

 𝛽𝑖 =
𝑑𝑖+1
′ − 𝑑𝑖

′′

(𝑙𝑖
′ + 𝑙𝑖 + 𝑙𝑖

′′)
 (4.2) 

 𝛽𝑖 =
0−𝑑𝑖

′′

(𝑙𝑖
′+
𝑙𝑖
2
)
. (4.3) 

 𝛾𝑖 =
𝑑𝑖
′′−𝑑𝑖

′

𝐿𝑖
. (4.4) 
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определяется из выражения 

Отсюда, с учётом принятых допущений, однозначно определяется и абсолютная 

величина предельного поперечного смещения шарнирного узла 𝐴𝑖  

Величина углового смещения 𝛼𝑖 в этом случае зависит от величины углового сме-

щения 𝛾𝑖 , которое, в свою очередь, зависит только от поперечного смещения шарнир-

ного узла 𝐵𝑖 . 

Поскольку величины угловых и поперечных смещений невелики, выражение (4.1) 

целесообразно записать в безразмерном виде 

Тогда с учётом выражений (4.3) и (4.4) получаем 

где 𝐾𝑖
𝐼 и 𝐾𝑖

𝐼𝐼– безразмерные коэффициенты, зависящие от геометрических размеров «ба-

зового» звена (цилиндра и корпуса подшипников турбины). 

Безразмерные коэффициенты 𝐾𝑖
𝐼 и 𝐾𝑖

𝐼𝐼определяются по формулам 

Анализ, выполненный на основе разработанной модели, показывает, что при 

 |𝛽𝑖
пред

| =
𝑐𝑖

𝑙𝑖
 . (4.5) 

 |𝑑𝑖
′′| = 𝑐𝑖 (𝑙𝑖

′ +
𝑙𝑖

2
). (4.6) 

 
𝛼𝑖

𝛽𝑖
= 1 −

𝛾𝑖

𝛽𝑖
. (4.7) 

 
𝛼𝑖

𝛽𝑖
= 1 + (1 −

𝑑𝑖
′

𝑑𝑖
′′) × (𝐾𝑖

𝐼 +
1

2
) × 𝐾𝑖

𝐼𝐼, (4.8) 

  𝐾𝑖
𝐼 =

𝑙𝑖
′

𝑙𝑖
 (4.9) 

и 

 
𝐾𝑖
𝐼𝐼 =

𝑙𝑖

𝐿𝑖
. (4.10) 
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отсутствии ограничений по величине угла 𝛼𝑖 при воздействии на звено 1 (цилиндр тур-

бины) внешних усилий и моментов в призматическом шарнире возникает «диагональ-

ный» контакт. Для того, чтобы при воздействии на цилиндр турбины внешних усилий и 

моментов не мог возникнуть «диагональный» контакт, величина изменения угла пово-

рота цилиндра турбины относительно корпуса подшипника в узле сочленения должна 

быть ограничена. Необходимо, чтобы выполнялось неравенство 

где αi
пред

– предельное угловое смещение корпуса подшипника относительно цилиндра 

турбины, которое задаётся конструкцией шарнирного соединения; 

βi
пред

– предельное угловое смещение корпуса подшипника относительно «продоль-

ных» шпонок, обусловленное геометрическими размерами призматического 

шарнира. 

С учётом выражения (4.8) неравенство (4.11) можно записать 

Таким образом, при всех сочетаниях 
𝛼𝑖
пред

𝛽𝑖
пред и 

𝑑𝑖
′

𝑑𝑖
′′ , лежащих в области ниже линии, 

описываемой выражением (4.8), появление «диагонального» контакта в призматическом 

шарнире исключено и наоборот, при всех сочетаниях находящихся выше этой линии, воз-

никает «диагональный» контакт и будет наблюдаться эффект самоторможения при дви-

жении корпуса подшипника (звено 2) относительно фундаментной рамы (звено 3). Соот-

ветственно, прямую, описываемую выражением (4.8), предлагается назвать «границей са-

моторможения СТП». На рисунке 4.2 представлены примеры диаграмм самоторможения 

СТП, построенные для различных значений коэффициентов 𝐾𝑖
𝐼  и 𝐾𝑖

𝐼𝐼. 

 

 𝛼𝑖
пред

< 𝛽𝑖
пред

− 𝛾𝑖 , (4.11) 

 
𝛼𝑖
пред

𝛽𝑖
пред < 1 + (1 −

𝑑𝑖
′

𝑑𝑖
′′) × (𝐾𝑖

𝐼 +
1

2
) × 𝐾𝑖

𝐼𝐼. (4.12) 
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1 –  𝑲𝒊
𝑰=0,2, 𝑲𝒊

𝑰𝑰=0,2;  2 –  𝑲𝒊
𝑰=0, 𝑲𝒊

𝑰𝑰=0,375 

Рисунок 4.2 - Диаграмма самоторможения СТП 
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Из выражения (4.8) и графика на рисунке 4.2 видно, что при равных величинах 

поперечного сдвига шарнирных узлов 𝐴𝑖  и 𝐵𝑖  величины углов 𝛼𝑖  и 𝛽𝑖  равны. При уве-

личении отношения 
𝑑𝑖
′

𝑑𝑖
′′ величина углового смещения 𝛼𝑖  становится меньше величины 

𝛽𝑖 . И, наоборот - при уменьшении отношения 
𝑑𝑖
′

𝑑𝑖
′′ величина углового смещения 𝛼𝑖  ста-

новится больше величины 𝛽𝑖 . При сдвигах 𝑑𝑖
′ и 𝑑𝑖

′′в противоположных направлениях ве-

личина углового смещения 𝛼𝑖  всегда больше величины 𝛽𝑖 . Поэтому в дальнейшем це-

лесообразно рассматривать только однонаправленные поперечные смещения шарнирных 

узлов.  

Предложенная модель, по мнению автора, позволяет выполнить анализ устойчи-

вости СТП к внешнему воздействию для всех типов сочленения цилиндров турбины с 

выносными корпусами подшипников для любого количества «базовых» модулей (после-

довательно перемещающихся выносных корпусов подшипников). Ниже рассмотрены 

апробации модели для наиболее распространённых типов СТП с одним и двумя «базо-

выми» модулями. 

4.1.2. Анализ устойчивости системы тепловых расширений с одним «базовым» 

модулем 

Схема СТП с одним «базовым» модулем характерна, в основном, для одноцилин-

дровых паровых турбин.  

Абсолютная величина предельного углового смещения звена 2 для любого «базо-

вого» модуля, как было показано ранее, определяется из выражения (4.5). 

Тогда выражение (4.6) с учётом выражения (4.9) можно записать 

Соответственно, из неравенства (4.12), с учётом (4.10), для первого «базового» 

модуля получаем 

 |𝑑𝑖
′′| = 𝑐𝑖 (𝐾𝑖

𝐼 +
1

2
). (4.13) 
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Для практического использования при выборе величины 𝛼1
пред

удобно принять 

условие 

Тогда из неравенства (4.14) получаем, что неравенство (4.15) будет всегда спра-

ведливо при выполнении условия  

или 

Для одноцилиндровых турбин величина |𝑑1
′ |, как правило, либо равна 0, либо не 

больше половины зазора на продольной шпонке выносного корпуса подшипника, т.е. на 

практике всегда выполняется условие (4.17). 

Соответственно, из выражений (4.5) и (4.15) получаем 

Таким образом, для обеспечения устойчивости СТП одноцилиндровой турбины 

(турбины с одним перемещающимся выносным корпусом подшипника) достаточно, 

чтобы предельный угол поворота в узле сочленения цилиндра турбины и корпуса под-

шипника не превышал угла поворота корпуса подшипника относительно продольных 

шпонок, при котором возникает «диагональный» контакт. 

 
𝛼1
пред

𝛽1
пред < 1 + (𝐾1

𝐼 +
1

2
) × 𝐾1

𝐼𝐼 −
𝑑1
′

𝑐1
× 𝐾1

𝐼𝐼. (4.14) 

 
𝛼1
пред

𝛽1
пред ≤ 1. (4.15) 

 (𝐾1
𝐼 +

1

2
) × 𝐾1

𝐼𝐼 −
𝑑1
′

𝑐1
× 𝐾1

𝐼𝐼 > 0, (4.16) 

 |𝑑1
′ | < 𝑐1 (𝐾1

𝐼 +
1

2
). (4.17) 

 |𝛼1
пред

| ≤
𝑐1
𝑙1
. (4.18) 
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4.1.3. Анализ устойчивости системы тепловых расширений с двумя «базовыми» 

модулями 

Схема СТП с двумя «базовыми» модулями характерна для двух- и трёхцилиндро-

вых отечественных турбин.  

Из неравенства (4.12) получаем условие отсутствия «диагонального» контакта 

для любого i+1–го «базового» модуля. 

Для любого 𝐵𝑖+1 шарнирного узла величина поперечного сдвига 𝑑𝑖+1
′  обуславли-

вается угловым смещением звена 2 предыдущего базового модуля. С учётом того, что, 

как правило, 𝑙𝑖
′ = 𝑙𝑖

′′можно записать 

Тогда получаем 

Если условие устойчивости принимаем аналогично условию устойчивости СТП с 

одним «базовым» модулем, т.е. 

то получаем, что должно выполняться неравенство 

Т.е. можно сделать вывод, что для обеспечения устойчивости СТП к внешнему 

 
𝛼𝑖+1
пред

𝛽𝑖+1
пред < 1 + (1 −

𝑑𝑖+1
′

𝑑𝑖+1
′′ ) × (𝐾𝑖+1

𝐼 +
1

2
) × 𝐾𝑖+1

𝐼𝐼 . (4.19) 

 |𝑑𝑖
′′| = |𝑑𝑖+1

′ | = 𝑐𝑖 (𝐾𝑖
𝐼 +

1

2
). (4.20) 

 
𝛼𝑖+1
пред

𝛽𝑖+1
пред ≤ 1 + (𝐾𝑖+1

𝐼 +
1

2
) × 𝐾𝑖+1

𝐼𝐼 −
𝑐𝑖(𝐾𝑖

𝐼+
1

2
)

𝑐𝑖+1
× 𝐾𝑖+1

𝐼𝐼 . (4.21) 

 
𝛼𝑖+1
пред

𝛽𝑖+1
пред < 1, (4.22) 

 𝑐𝑖+1 (𝐾𝑖+1
𝐼 +

1

2
) > 𝑐𝑖 (𝐾𝑖

𝐼 +
1

2
). (4.23) 
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воздействию величина максимального поперечного смещения шарнирного узла 𝐴𝑖+1  

должна быть не меньше величины максимального поперечного смещения шарнирного 

узла 𝐵𝑖+1 , т.е. 

Для отечественных турбин, как правило,  𝑐𝑖 = 𝑐𝑖+1 и 𝑙𝑖
′ = 𝑙𝑖

′′ = 𝑙𝑖+1
′ = 𝑙𝑖+1

′′  , тогда 

получаем, что условие (4.22) будет выполняться при выполнении неравенства  

Соответственно, для обеспечения устойчивости СТП с двумя «базовыми» моду-

лями необходимо, чтобы выполнялось условие 

Учитывая (4.5)и (4.22)в общем виде можно записать 

В реальных турбоагрегатах не всегда выполняется условие (4.25), но соблюдение 

условия (4.27) всегда обеспечивает устойчивость СТП.  

Рассмотрим вариант, когда абсолютная величина предельного углового смещения 

в узле 𝐴𝑖 равна абсолютной величине предельного углового смещения в узле 𝐴𝑖+1 . При-

нимаем |𝛼𝑖
пред

| =
𝑐𝑖+1

𝑙𝑖+1
, тогда получаем 

В то же время 

 |𝑑𝑖+1
′ | ≤ |𝑑𝑖+1

′′ |. (4.24) 

 𝑙𝑖+1 ≤ 𝑙𝑖 . (4.25) 

 |𝛼𝑖
пред

| ≤ |𝛼𝑖+1
пред

|. (4.26) 

 |𝛼𝑖
пред

| ≤ min
𝑖
(
𝑐𝑖

𝑙𝑖
) (4.27) 

 𝑑𝑖+1
′ =

𝑐𝑖+1

𝑙𝑖+1
(𝑙𝑖 + 𝑙𝑖

′′) −
𝑐𝑖

2
. (4.28) 
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Подставляя выражения (4.28) и (4.29) в неравенство (4.24), с учётом ранее приня-

тых допущений, получаем, что оно справедливо для 

При соблюдении условия (4.27) величина предельного углового смещения в шар-

нирном узле 𝐵𝑖+1,последующего цилиндра относительно предыдущего корпуса подшип-

ника, не ограничена. Для реальных турбин эта величина, как правило, равна ограничению 

в шарнирном узле 𝐴𝑖 .  

Условие устойчивости СТП многоцилиндровой паровой турбины можно также 

записать в виде выражения 

Таким образом, для обеспечения устойчивости СТП многоцилиндровой паровой 

турбины (турбины с несколькими последовательно перемещающимся выносными корпу-

сами подшипников) необходимо, чтобы предельный угол поворота в каждом узле сочле-

нения цилиндров турбины и корпусов подшипников при любых конструкциях узлов со-

членения цилиндров турбины и выносных корпусов подшипников не превышал наимень-

шей величины предельного угла поворота из всех корпусов подшипников 

4.2. Исследование условий устойчивости систем тепловых расширений паровых 

турбин с традиционным устройством сочленения цилиндра и корпуса подшипников 

В разделе 4.1 были исследованы универсальные условия устойчивости СТП паровой 

турбины вне зависимости от конструкции сочленения цилиндра турбины и выносного 

 𝑑𝑖+1
′′ =

𝑐𝑖+1

𝑙𝑖+1
(
𝑙𝑖+1
2
+ 𝑙𝑖+1

′ ). (4.29) 

 𝑙𝑖 ≤ 𝑙𝑖+1. (4.30) 

 max
𝑖
α𝑖
пред

≤ min
𝑖
β𝑖
пред

 (4.31) 
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корпуса подшипника. Целесообразно рассмотреть условия, при которых конкретные кон-

струкции сочленений сохраняют устойчивость к внешнему воздействию. 

На рисунке 4.3 представлены наиболее распространённые схемы СТП турбин малой 

и средней мощности, в которых применяется традиционная конструкция сочленения ци-

линдра турбины и корпуса подшипника. 

Схема, представленная на рисунке 4.3, а), характерна для большинства одноцилин-

дровых конденсационных турбин как выпускавшихся в СССР, например, АК-50-2 ХТЗ, 

так и выпускающихся в настоящее время в России, например, турбин семейства К-65 УТЗ 

и турбин семейства К-40 ЛМЗ. Аналогичная схема реализована в таких противодавленче-

ских турбинах, как Р-50 ЛМЗ или Р-100 ТМЗ. Цилиндр турбины соответствует звену 1 на 

рисунке 4.1, корпус подшипника соответствует звену 2, а продольные шпонки – звену 3. 

Поперечные шпонки и вертикальная шпонка выхлопной части соответствуют шарнир-

ному узлу 𝐵1  ранее рассмотренного «базового» модуля. Вертикальная шпонка паров-

пускной части цилиндра и поперечные шпонки под лапами цилиндра, опирающимися на 

корпус подшипника, соответствуют шарнирному узлу 𝐴1 . 

Схема, представленная на рисунке 4.3, б) реализована в конструкциях двухцилин-

дровых турбин семейств Т-50 ТМЗ, ПТ-135 ТМЗ, ПТ-60 ЛМЗ, ПТ-80 ЛМЗ и т.п. Анализ 

конструкции показывает, что её можно рассматривать как одноцилиндровую турбину с 

присоединённым дополнительным «базовым» модулем СТП. 

На рисунке 4.3, в) представлена схема организации СТП трёхцилиндровой паровой 

турбины. Такая схема, в частности, реализована в турбинах Т-100/120-130 ТМЗ и 

Т-175/210-130/15 ТМЗ. Из представленной схемы видно, что организация СТП практиче-

ски не отличается от организации СТП двухцилиндровых турбин. Продольная шпонка 

выхлопной части ЦСД размещена на фундаментной раме, жёстко соединённой с фунда-

ментом, что обеспечивает малую величину смещения этого шарнирного узла относи-

тельно оси турбины. 

Исходя из вышеизложенного, целесообразно отдельно рассмотреть условия устой-

чивости для одноцилиндровой турбины с традиционным устройством сочленения и усло-

вия устойчивости для любого цилиндра многоцилиндровой турбины, размещённого 

между выносными корпусами подшипников с аналогичными устройствами сочленения. 
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б) 

а) 

в) 

а) одноцилиндровая турбина; 

б) двухцилиндровая турбина; 

в) трёхцилиндровая турбина. 

1 – цилиндр турбины; 2 – выносной корпус подшипника;  

3 – продольные шпонки; 4 – поперечные шпонки;  

5 –вертикальная шпонка; 6 – фикс-пункт турбины. 

Рисунок 4.3. - Схемы СТП с традиционными устройствами сочленения 
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4.2.1. Устойчивость системы тепловых расширений одноцилиндровой турбины 

Кинематическая схема одноцилиндровой турбины с традиционным устройством со-

членения цилиндра с корпусом подшипника представлена на рисунке 4.4. 

На рисунке приняты обозначения, аналогичные принятым для «базового» блока (ри-

сунок 4.1). Дополнительно введены следующие обозначения: 

𝑎  – суммарный зазор в поперечных шпонках; 

𝑊  – расстояние между поперечными шпонками; 

𝑏  – суммарный зазор в вертикальной шпонке. 

Индекс «0» имеют величины, относящиеся к фикспункту турбины, а индекс «1» – 

величины, относящиеся к шарнирному узлу. 

При выполнении анализа приняты следующие допущения: 

1 — цилиндр турбины; 2 — корпус переднего подшипника. 

Рисунок 4.4 - Схема одноцилиндровой турбины с традиционным устройством со-

членения цилиндра и выносного корпуса подшипников 
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− первоначальные зазоры в «шпоночных соединениях» выставлены симмет-

ричными;  

− все элементы сочленения рассматриваются как абсолютно жёсткие. 

Анализ конструкции традиционного сочленения показывает, что величина предель-

ного углового смещения оси корпуса подшипника относительно оси цилиндра турбины 

определяется из выражения 

 𝛼1
пред

= 
𝑎1

𝑊1
. (4.32) 

Соответственно, исходя из (4.18), получаем условие устойчивости СТП для одноци-

линдровой турбины  

 
𝑎1

𝑐1
≤  

𝑊1

𝑙1
. (4.33) 

Аналогично выражениям (4.9) и (4.10) целесообразно ввести безразмерный коэффи-

циент 𝐾1
III – коэффициент устойчивости устройства сочленения, который определяется 

как  

 𝐾1
III = 

𝑊1

𝑙1
, (4.34) 

тогда выражение (4.33) можно записать 

 
𝑎1

𝑐1
≤  𝐾1

III. (4.35) 

Таким образом, для обеспечения устойчивости СТП одноцилиндровой турбины 

необходимо, чтобы отношение зазора в поперечных шпонках к зазору на продольных 

шпонках было меньше или равно отношению расстояния между лапами цилиндра (по 

внешней стороне) к расстоянию между продольными шпонками (по внешним торцам).  

Величина зазора b на вертикальной шпонке не оказывает влияния на устойчивость 

СТП и выбирается из условия отсутствия задеваний в системе «статор-ротор» при попе-

речном смещении цилиндра турбины относительно оси валопровода. 
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4.2.2. Устойчивость системы тепловых перемещений многоцилиндровой турбины с 

традиционным сочленением 

На рисунке 4.5 представлена кинематическая схема традиционного сочленения i-го 

цилиндра многоцилиндровой паровой турбины с выносными корпусами подшипников. 

Для целей настоящего анализа, примем допущение, что зазоры на всех поперечных 

шпонках, всех продольных шпонках и на всех вертикальных шпонках всех шарнирных 

узлов задаются одинаковыми.: 

𝑎1 = 𝑎2 = …=𝑎𝑖; с1 = с2 = …=с𝑖  и 𝑏1 = 𝑏2 = …=𝑏𝑖 , 

Тогда условие устойчивости СТП многоцилиндровой турбины (4.31) для традици-

онной конструкции сочленения цилиндров турбины с выносными корпусами подшипни-

ков можно записать: 

 
𝑎𝑖

𝑐𝑖
≤

min
𝑖
𝑊𝑖

max
𝑖
𝑙𝑖

. (4.36) 

Аналогично, как и для одноцилиндровой турбины, целесообразно ввести коэффици-

ент устойчивости турбины 𝐾турб
III  ,  который определяется, как 

1—цилиндр турбины; 2—корпус переднего подшипника; 3 – корпус среднего под-

шипника 

Рисунок 4.5 - Схема традиционного сочленения i-го цилиндра турбины с вынос-

ными корпусами подшипников 
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 𝐾турб
III =

min
𝑖
𝑊𝑖

max
𝑖
𝑙𝑖

. (4.37) 

Величины зазоров b на вертикальных шпонках, так же как и для одноцилиндровой 

турбины не оказывают влияния на устойчивость СТП турбины и выбираются из условия 

отсутствия задеваний в системе «статор-ротор» при поперечных смещениях цилиндров 

турбины относительно оси валопровода. 

Поскольку, как правило, минимальное расстояние между лапами, и соответственно 

между поперечными шпонками, имеют ЦВД,  для целей определения величин зазоров в 

устройстве сочленения, обеспечивающих устойчивость СТП достаточно рассматривать 

только ЦВД и выносные корпуса подшипников, на которые этот цилиндр опирается. 

4.2.3. Взаимодействие элементов традиционного сочленения в условиях эксплуатации 

При рассмотрении условий устойчивости СТП с традиционной конструкцией сочле-

нения, как было отмечено в п. 4.2.1, элементы сочленения рассматривались как абсо-

лютно жёсткие. Во внимание не принимались взаимные угловые перемещения лап ци-

линдров турбины и опорных «крыльев» корпусов подшипников. Такой подход справед-

лив для традиционного сочленения оборудованного поворотными/разрезными попереч-

ными шпонками. Для традиционного сочленения с неподвижными поперечными шпон-

ками взаимные угловые перемещения лап цилиндров турбины и опорных «крыльев» кор-

пусов подшипников так же, как будет показано ниже, не оказывают значительного влия-

ния на устойчивость СТП к внешнему воздействию. 

Результаты экспериментальных исследований взаимных угловых перемещений лап 

цилиндров и опорных «крыльев» выносных корпусов подшипников, выполненных авто-

ром на ряде турбин различных заводов изготовителей (Т-100 ТМЗ, К-300-240 ХТЗ, К-300-

240 ЛМЗ и др.), оборудованных поворотными шпонками, обеспечивающими свободные 

перемещения лап цилиндров турбины относительно корпусов подшипников, показали, 

что для всех турбин характер угловых перемещений лап и опорных «крыльев» корпусов 

подшипников совпадает. Как отмечалось ранее в главе 1 (п. 1.2.3.1), в начале пуска, при 

подаче пара на уплотнения, лапы цилиндров «расходятся» от оси турбины (рису-

нок 1.18, а). Затем, по мере прогрева металла цилиндров, лапы «сходятся» к оси турбины 
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(рисунок 1.18, б). Опорные «крылья» корпусов подшипников всё время пуска деформи-

рованы в сторону от цилиндра турбины. 

Исследования взаимных угловых деформаций проводились с использованием спе-

циально разработанной оптической установки. Комплект оснастки для определения сум-

марного разворота «крыльев» корпуса подшипников или опирающихся на них лап цилин-

дра (рисунок 4.6) содержит две вертикальные стойки. На одной из стоек установлена зри-

тельная труба, имеющая прицельную сетку, под зрительной трубой размещена шкала с 

подсветкой; на другой стойке закреплено отражающее зеркало. Стойки комплекта уста-

навливаются попарно на лапы цилиндра, опирающиеся на корпус подшипника и на опор-

ные «крылья» корпусов подшипников.  

Перед проведением исследований зрительная труба и отражающее зеркало выстав-

лялись таким образом, чтобы перекрестие окуляра совпадало с началом отсчёта (рису-

нок 4.6, а). При угловом перемещении (развороте) лап или «крыльев» корпуса подшип-

ников видимая точка шкалы, совпадающая с перекрестием, смещается от начального по-

ложения на некоторую величину 𝛿 (рисунок 4.6, б). 

Угол 𝜉 суммарного разворота лап или «крыльев» корпуса подшипников определя-

ется по формуле: 

 𝜉 =  
𝛿

2𝑊
, (4.38) 

где 𝛿- смещение видимой точки шкалы, совпадающей с перекрестием, мм; 

W- расстояние между отражающим зеркалом и шкалой, мм. 

Максимальная величина относительной погрешности измерения угловых перемеще-

ний при реализации разработанной методики не превышает 5,4 % [44]. 

Оснастка, как правило, размещалась на лапах цилиндров турбины, опирающихся на 

корпус среднего подшипника и на соответствующие опорные «крылья» корпуса подшип-

ника. Пример установки оснастки на турбину типа Т-100/120-130 ТМЗ представлен на 

рисунке 4.7.  

Величины взаимных угловых перемещений лапы цилиндра относительно опорного 

«крыла» корпуса подшипников определялись как половина разности суммарных разворо-

тов соответствующих пар лап цилиндров и «крыльев» корпусов подшипников. Такой под-

ход был основан на допущении, что угловые деформации лап и «крыльев» симметричны 

относительно оси турбины и позволяет оценить минимально возможное значение угло-

вого перемещения лапы относительно «крыла» корпуса подшипника. 
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а) выставление нулевого положения для измерения угла разворота  

б) определение суммарного разворота 

Рисунок 4.6 - Определение разворотов лап цилиндра и «крыльев» корпусов 

подшипников 

а)  

б)  
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Анализ результатов экспериментальных исследований, выполненных на турбинах с 

поворотными поперечными шпонками, показал, что взаимные угловые перемещения лап 

цилиндра и соответствующих опорных «крыльев» корпусов подшипников таких турбин 

достигают величин, значительно превышающих величины предельных угловых переме-

щений не только в штатных поперечных шпонках, но и в применяемых при реконструк-

ции на ряде турбин ромбовидных поперечных шпонках. 

Под предельным угловым перемещением для штатных и ромбовидных поперечных 

шпонок понимается такое изменение взаимного положения элементов сочленения лапы 

цилиндра и корпуса подшипника, при котором возникает «диагональный» контакт в паре 

«призматическая поперечная шпонка - паз». 

Подробно результаты исследований представлены в [44]. На рисунке 4.8 в качестве 

примера представлены данные по взаимным угловым перемещениям лап цилиндров, опи-

рающихся на корпус среднего подшипника, и соответствующих опорных «крыльев» кор-

пуса среднего подшипника турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст. № 2 Ново-Свердловской ТЭЦ, 

в устройствах сочленения которой использовались поворотные шпонки. Красными  

 

Рисунок 4.7 - Схема установки оснастки для определения взаимных угло-

вых перемещений лап цилиндров и опорных «крыльев» корпуса подшип-

ника 
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Рисунок 4.8 - Взаимные угловые перемещения лап цилиндров и опорных крыльев КП2  

турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст. № 2 Ново Свердловской ТЭЦ 
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линиями на рисунке показаны границы предельных угловых перемещений штатных не-

подвижных поперечных шпонок, соответствующие зазору 0,15 мм. Видно, что макси-

мальные величины взаимных угловых перемещений лап и опорных «крыльев» более чем 

в три раза превышают величину предельных угловых перемещений штатных неподвиж-

ных поперечных шпонок. Также из представленных на рисунке данных видно, что, по 

крайней мере для ЦВД, во время пуска турбины обязательно имеется отрезок времени, 

когда величина взаимных угловых перемещений близка к нулю, т.е. призматическая часть 

поперечной шпонки практически параллельна поверхностям паза. 

Результаты исследований турбин, оборудованных поворотными поперечными 

шпонками, позволяют сделать следующие предположения относительно взаимодействия 

элементов неподвижных поперечных шпонок: 

- Величина эффективного зазора в штатном поперечном шпоночном соединении из-

меняется во время пуска от максимального значения, равного зазору в соединении 

до начала проведения пусковых операций, до нуля. Под эффективным зазором по-

нимается сумма минимальных расстояний между боковой поверхностью паза и 

ближайшего к ней вертикального ребра призматической части поперечной шпонки 

(рисунок 4.9). 

- При каждом пуске турбины на боковых контактных поверхностях пары «паз – по-

перечная шпонка» создаются условия, при которых могут происходить пластиче-

ские деформации, приводящие к неконтролируемому изменению величины 

Рисунок 4.9 - Эффективный зазор в неподвижной поперечной шпонке 
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эффективного зазора в соединении при том же взаимном угловом перемещении 

лапы цилиндра и опорного «крыла» корпуса подшипника. 

Исследования, выполненные автором на турбинах, оборудованных неподвижными 

поперечными шпонками, подтверждают сделанные предположения. На рисунке 4.10 

представлены данные, полученные при обследовании турбины ТР-100/120-130 ТМЗ 

ст. № 3 Ново Свердловской ТЭЦ. Видно, что в взаимные угловые перемещения лап и 

«опорных» крыльев выходят за рамки, ограниченные максимальным формулярным зазо-

ром в сочленении 0,15 мм (красные линии). Причём на поперечных шпонках ЦВД взаим-

ные угловые перемещения в обоих направлениях превысили пределы угловых перемеще-

ний, соответствующих максимальному формулярному зазору в сочленении. Такие пере-

мещения возможны только в случае деформации элементов поперечной шпонки. С дру-

гой стороны, величины эффективных зазоров в эти моменты обеспечивают условия 

устойчивости. Но во время пуска и для поперечных шпонок ЦВД и для поперечных шпо-

нок ЦСД наблюдаются моменты, когда отсутствуют или очень малы взаимные угловые 

перемещения. Соответственно, в эти моменты времени эффективные зазоры в сочленении 

уже не обеспечивают условие устойчивости СТП к внешнему воздействию (область 

внутри зелёных линий).  

По мнению автора, на основании представленного выше анализа, для турбин с тра-

диционным сочленением (с неподвижными поперечными шпонками), в случаях, когда не 

выполняется условие (4.36), во время пуска турбины  можно выделить временные интер-

валы, когда величина эффективного зазора в сочленении обеспечивает условие устойчи-

вости СТП к внешнему воздействию и при этом всегда существуют временные интер-

валы, в которых величина эффективного зазора не  обеспечивает условие устойчивости 

(4.36). Также необходимо отметить, что в результате угловых деформаций лап цилиндров 

турбины при пуске возможно деформирование боковых поверхностей паза поперечного 

шпоночного соединения или зуба шпонки. Соответственно, во время пуска может проис-

ходить увеличение величины эффективного зазора в соединении и, как следствие, увели-

чение временного интервала, во время которого условие устойчивости не обеспечивается.  
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Рисунок 4.10 - Взаимные угловые перемещения лап цилиндров и опорных крыльев КП2  

турбины Т-100/120-130 ТМЗ ст. № 3 Ново Свердловской ТЭЦ 
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Изменение величины эффективного зазора достаточно сложно проконтролировать на 

полноразмерных поперечных шпонках традиционными методами, используя щупы, по-

скольку происходит местное обмятие. Для достоверного определения изменения зазора 

необходимо контролировать его величину на различной глубине погружения щупа при 

различных тепловых состояниях цилиндра. В случае, если зона контакта зуба шпонки и 

боковой поверхности паза находится на некотором удалении от края боковой поверхно-

сти, доступной для контроля, т.е. ближе к оси турбины, как, например, в ромбовидных 

поперечных шпонках, то контроль изменения величины зазора стандартными наборами 

щупов невозможен. Здесь было бы целесообразно применение дистанционных пластин, 

твёрдость которых ниже твёрдости материала зуба. В этом случае во время эксплуатации 

будет происходить деформирование этих пластин. При проведении планового ремонта 

деформированные пластины могут заменяться на новые.  

Также, по мнению автора, изменение величины эффективного зазора в процессе экс-

плуатации объясняет возникновение затруднений в работе СТП через 25 – 30 тысяч часов 

эксплуатации после ремонта [139 - 141]. Применение дистанционных пластин также поз-

волило бы решить эту проблему. 

4.2.4. Диаграмма устойчивости для турбин с традиционным устройством сочленения 

На практике зазоры в сочленениях цилиндров и корпусов подшипников не всегда 

бывают одинаковыми. При проектировании новых турбин для зазоров в шпоночных со-

единениях СТП обычно задаются интервалы допустимых значений. 

Графически оценить устойчивость СТП цилиндра турбины к внешнему воздействию 

во всем диапазоне заданных конструкторской документацией зазоров в шпоночных со-

единениях можно по предложенной автором «диаграмме устойчивости СТП». По оси абс-

цисс диаграммы откладываются значения отношений зазоров на вертикальной шпонке к 

зазорам на продольных шпонках 
𝑏

𝑐
, по оси ординат – отношения зазоров на поперечной 

шпонке к зазорам на продольной шпонке 
𝑎

𝑐
. На поле диаграммы наносится «граница 

устойчивости СТП», построенная по выражению.  
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𝑎𝑖

𝑐𝑖
= 𝐾турб

III . (4.39) 

Граница устойчивости делит поле диаграммы на две области: 

− область устойчивости системы – ниже границы устойчивости; 

− область неустойчивого состояния системы – выше границы устойчивости.  

Таким образом, если точка, соответствующая текущему состоянию зазоров в СТП 

цилиндра турбины, лежит выше границы устойчивости, то внешнее воздействие может 

негативно повлиять на работу СТП, т.е. вызвать «диагональный» контакт в паре «про-

дольные шпонки – корпус подшипника» и, соответственно, затруднённые тепловые пере-

мещения корпуса подшипников. 

Задаваемые при проектировании турбины интервалы допустимых значений зазоров 

можно описать системой неравенств: 

 

 {

𝑎𝑚𝑖𝑛 ≤ 𝑎𝑖 ≤ 𝑎𝑚𝑎𝑥

𝑏𝑚𝑖𝑛 ≤ 𝑏𝑖 ≤ 𝑏𝑚𝑎𝑥

𝑐𝑚𝑖𝑛 ≤ 𝑐𝑖 ≤ 𝑐𝑚𝑎𝑥
 , (4.40) 

 

где 𝑎𝑚𝑖𝑛, 𝑏𝑚𝑖𝑛, 𝑐𝑚𝑖𝑛 – минимальные значения зазоров на поперечных, вертикальных 

и продольных шпонках соответственно; 

𝑎𝑚𝑎𝑥, 𝑏𝑚𝑎𝑥, 𝑐𝑚𝑎𝑥 – максимальные значения зазоров на поперечных, вертикаль-

ных и продольных шпонках соответственно. 

В системе координат «диаграммы устойчивости» все возможные сочетания зазоров 

СТП находятся внутри «области формулярных зазоров», которая задаётся системой нера-

венств 

 

 

{
 
 
 

 
 
 
𝑎

𝑐
×
𝑏𝑚𝑖𝑛

𝑎𝑚𝑎𝑥
≤
𝑏

𝑐
≤
𝑎

𝑐
×
𝑏𝑚𝑎𝑥

𝑎𝑚𝑖𝑛

𝑎𝑚𝑖𝑛

𝑐𝑚𝑎𝑥
≤
𝑎

𝑐
≤
𝑎𝑚𝑎𝑥

𝑐𝑚𝑖𝑛

𝑏𝑚𝑖𝑛

𝑐𝑚𝑎𝑥
≤
𝑏

𝑐
≤
𝑏𝑚𝑎𝑥

𝑐𝑚𝑖𝑛

 (4.41) 
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Оценить устойчивость СТП проектируемого цилиндра к внешнему воздействию 

можно, построив «область формулярных зазоров» и «границу устойчивости СТП» на поле 

«диаграммы устойчивости СТП». 

Значения основных геометрических характеристик сочленения ЦВД с корпусом пе-

реднего подшипника для ряда турбин, выпускавшихся различными заводами-производи-

телями, представлены в таблице 4.1.  

На рисунке 4.11 в качестве примера представлены диаграммы устойчивости СТП 

для ЦВД турбин выпускавшихся ТМЗ, характеристики которых приведены в таблице 4.1. 

Особый интерес с точки зрения влияния изменения формулярных зазоров на устой-

чивость СТП представляют данные по турбинам семейства Т-100/Т-110 ТМЗ. Турбины 

этого семейства имеют одинаковые геометрические характеристики: длины цилиндров, 

расстояния между лапами цилиндров и расстояния между продольными шпонками. В 

первых турбинах этого семейства зазоры в шпоночных соединениях устройства сочлене-

ния, как и для менее мощных турбин 50-х годов XX века, были заданы из условия обес-

печения «ходовой» посадки. Исходя из опыта эксплуатации, когда было выявлено, что 

происходит «обмятие» контактных поверхностей поперечных шпонок вследствие угло-

вых перемещений лап цилиндров [37, 43], величины зазоров в поперечных шпоночных 

соединениях были увеличены, практически в 3 раза. Также несколько были увеличены 

зазоры в вертикальных шпонках. Но зазоры в паре «продольные шпонки – корпус под-

шипника» для турбин Т-110/120-130-5 ТМЗ (пятая модификация турбины Т-100/120-130) 

остались неизменными. Из данных представленных на рисунке 4.11 видно, что для тур-

бины Т-100/120-130-1 ТМЗ часть области формулярных зазоров (около 2/3) располага-

лась ниже границы устойчивости.  
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А – граница устойчивости ЦВД Т-100/Т-110; В – граница устойчивости ЦВД Т-175/Т-185 и ЦВД Т-250. 

1 – область формулярных зазоров ЦВД Т-100; 2 – область формулярных зазоров ЦВД Т-110; 3 – область формулярных  

зазоров ЦВД  Т-175; 4 – область формулярных зазоров ЦВД Т-185; 5 – область формулярных зазоров  ЦВД Т-250. 

Рисунок 4.11 - Границы устойчивости и области формулярных зазоров для ЦВД некоторых турбин, выпускавшихся ТМЗ 
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Таблица 4.1 - Основные геометрические характеристики сочленений ЦВД с корпусом переднего подшипника (значения W 

указаны по ширине лап) 

Турбина 

Геометрические характеристики сочленения ЦВД с выносными корпусами подшипников, мм 

L1  𝑊1  𝑊2  𝑙1  𝑙2  𝑙1
′  

Поперечные 

шпонки 

Вертикальные 

шпонки 

Продольные 

шпонки 

𝑎𝑚𝑖𝑛 𝑎𝑚𝑎𝑥 𝑏𝑚𝑖𝑛 𝑏𝑚𝑎𝑥 𝑐𝑚𝑖𝑛 𝑐𝑚𝑎𝑥 

Т-100-2 ТМЗ 
3175 1500 1750 1550 1340 150 

0,04 0,06 0,04 0,06 0,05 0,06 

Т-110-5 ТМЗ 0,12 0,15 0,06 0,10 0,05 0,06 

Т-175 ТМЗ 
4320 1940 2200 1550 1690 120 

0,05 0,06 0,04 0,05 0,08 0,12 

Т-185 ТМЗ 0,12 0,15 0,06 0,10 0,08 0,12 

Т-250 ТМЗ 4250 1940 2200 1550 1690 120 0,12 0,18 0,08 0,10 0,10 0,15 

ПТ-60 ЛМЗ 4570 1900 1990 1700 1430 0 0,06 0,08 0,06 0,08 0,06 0,10 

ПТ-80 ЛМЗ 4000 1900 1780 1700 1430 0 0,06 0,08 0,06 0,08 0,06 0,10 

К-300-240 ХТЗ 4958 1950 2060 1800 1350 245 0,25 0,35 0,15 0,25 0,20 0,30 

К-330-24,5 

УЗЭМ 
5120 1350 2060 1290 1360 245 0,05 0,10 0,06 0,10 0,04 0,06 
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Увеличение зазоров на поперечных шпонках привело к тому, что вся область фор-

мулярных зазоров переместилась выше границы устойчивости, т.е. в область неустойчи-

вого состояния системы.  

То же можно сказать и про турбины семейства Т-175/Т-185 ТМЗ. Известно, что тур-

бина Т-185/220-130/15 ТМЗ является модификацией турбины Т-175/210-130/15 ТМЗ. Все 

габаритные размеры турбин совпадают. У турбин Т-175/210-130/15 ТМЗ величина зазора 

на продольных шпонках, по сравнению с турбиной Т-100/110-130 была увеличена прак-

тически в два раза. Область формулярных зазоров этой турбины полностью находится 

ниже границы устойчивости – в области устойчивости системы. Последующее увеличе-

ние для турбин Т-185/220-130/15 ТМЗ зазоров в поперечных шпонках привело к смеще-

нию области формулярных зазоров «вверх», значительная часть области формулярных 

зазоров (более 3/4) переместилась выше границы устойчивости. Таким образом, отсут-

ствие системного подхода к изменению формулярных зазоров привело к ухудшению экс-

плуатационных свойств СТП. 

4.3. Условия устойчивости систем тепловых расширений паровых турбин с 

альтернативными вариантами конструкций сцепных устройств 

Ранее, в разделе 4.1, были исследованы универсальные условия устойчивости СТП 

паровой турбины, вне зависимости от конструкции сочленения цилиндра турбины и вы-

носного корпуса подшипника. В разделе 4.2 были рассмотрены условия устойчивости 

традиционной системы сочленения цилиндра турбины и корпуса подшипника, когда осе-

вое усилие передаётся на корпус подшипника через лапы цилиндра. Как упоминалось ра-

нее в главе 1, кроме традиционной конструкции сочленения цилиндра турбины и корпуса 

подшипника применяется три основных устройства сочленения цилиндра турбины и вы-

носного корпуса подшипников, исключающих лапы цилиндра из схемы передачи осевого 

усилия: 

1. сцепное устройство с Т-образным зацепом;  

2. сцепное устройство серьгового типа и 

3. пластинчатое сцепное устройство. 
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Целесообразно рассмотреть условия устойчивости СТП с вышеупомянутыми кон-

струкциями устройств сочленения корпусов подшипников и цилиндров турбины. 

4.3.1. Анализ устойчивости устройства сочленения корпуса подшипника и цилиндра 

турбины с применением Т-образного зацепа 

Кинематическая схема «базового» блока с сочленением корпуса подшипника и ци-

линдра турбины с применением Т-образного зацепа представлена на  рисунке 4.12.  

Все обозначения аналогичны обозначениям «базового» блока. Но в отличие от тра-

диционного устройства сочленения, в данном случае приняты следующие обозначения: 

𝑎  – суммарный зазор между полками Т-образной части зацепа и охватывающим 

элементом в направлении оси турбины; 

𝑊  – длина перекладины Т-образной части зацепа; 

𝑏  – суммарный зазор между основанием Т-образной части зацепа и охватывающим 

элементом в направлении перпендикулярном оси турбины (аналог вертикальной 

шпонки). 

1 – цилиндр турбины; 2 – выносной корпус подшипника  

Рисунок 4.12 - Кинематическая схема сочленения корпуса подшипника и турбины 

Т- образным зацепом 
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Необходимо отметить, что в отличие от традиционного устройства сочленения гео-

метрические размеры Т-образного зацепа не зависят от размеров цилиндров турбины и 

определяются только условия прочности при передаче осевого усилия. Поэтому в каждом 

шарнирном узле размеры элементов сочленения и зазоры между ними могут быть выпол-

нены одинаковыми.  

При выполнении анализа принимаем следующие допущения: 

− элементы сочленения абсолютно жёсткие, упругими деформациям элемен-

тов пренебрегаем; 

− размеры элементов всех Т-образных зацепов многоцилиндровой турбины и 

зазоры между ними одинаковы; 

− первоначальные зазоры в Т-образном зацепе выставлены симметричными. 

Анализ схемы Т-образного зацепа показывает, что величина предельного углового 

смещения оси корпуса подшипника относительно оси цилиндра турбины, с учётом того, 

что геометрические параметры всех узлов сочленения одинаковы, определяется из выра-

жения 

 𝛼
пред

= 
𝑎

𝑊
. (4.42) 

Соответственно, выражение (4.27) для многоцилиндровой турбины, оборудованной 

Т-образными зацепами, можно записать как 

Анализ показывает, что, как и для традиционного устройства сочленения, для обес-

печения устойчивости СТП с использованием Т-образного зацепа необходимо, чтобы вы-

полнялось выражение 

т.е. отношение зазора между элементами Т - образного зацепа в направлении оси турбины 

к зазору на продольных шпонках должно быть не более отношения расстояния между 

крайними точками зацепа в направлении перпендикулярном оси турбины к 

 
𝑎

𝑊
≤ min

𝑖
(
𝑐𝑖

𝑙𝑖
). (4.43) 

 
𝑎

𝑐
≤

𝑊

min
𝑖
 𝑙𝑖

, (4.44) 



185 

 

минимальному расстоянию между наружными торцами продольных шпонок всех вынос-

ных корпусов подшипников.  

Расстояние между крайними точками зацепа в направлении перпендикулярном оси 

турбины является аналогом расстояния между поперечными шпонками в ранее рассмот-

ренной СТП с традиционным устройством сочленения. Если для традиционной СТП эта 

величина обычно находится в пределах от 1200 до 1900 мм, то для Т-образного зацепа эта 

величина, по оценке автора, не превышает 300 мм. Соответственно, величина зазора 𝑎, 

достаточная для обеспечения устойчивости системы, при прочих равных параметрах, 

должна быть меньше. Если для СТП с традиционным устройством сочленения величина 

осевого зазора, при ширине устройства 1500 мм составляет 0,15 мм, то для Т-образного 

зацепа эта величина зазора 𝑎 должна быть около 0,03 мм.   

4.3.2. Анализ устойчивости для сцепного устройства «серьгового» типа 

Упрошенная кинематическая схема устройства сочленения цилиндра турбины и кор-

пуса подшипника «серьгового» типа представлена на рисунке 4.13.  

1 – цилиндр турбины; 2 – корпус подшипника; 3 – проушина; 4 – палец;  

5 – пластина (серьга). 

Рисунок 4.13 - Кинематическая схема серьгового сочленения корпуса подшип-

ника и цилиндра турбины 
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На рисунке приняты следующие обозначения, отличающиеся от принятых для «ба-

зового» блока и ранее рассмотренных устройств сочленения: 

Wвн – расстояние между крайними пластинами (серьгами), передающими осевое уси-

лие; 

Wн – ширина проушины или ширина устройства; 

S – толщина пластины и элемента проушины; 

а– зазор между пальцами и отверстиями в проушинах и пластинах; 

𝑏 –зазор между пластиной и соседними элементами проушины; 

h – перекрыша пластины и проушины. 

Сочленение «серьгового» типа выполняется симметричным как относительно оси, 

лежащей в вертикальной плоскости, проходящей через ось турбины, так и относительно 

оси, лежащей в плоскости, перпендикулярной оси турбины. Соответственно за центр 

шарнирного узла принимается пересечение этих двух осей симметрии. Для целей анализа 

принимаем допущение, что элементы сочленения абсолютно жёсткие. 

Величина предельного углового смещения корпуса подшипника относительно ци-

линдра турбины будет определяться из выражения: 

или 

Если принять, что пластины и элементы проушин имеют одинаковую толщину S , и 

пренебречь величиной зазора 𝑏 , то можно записать: 

 |𝛼
пред

| = 2 (
𝑎

𝑊вн
+
𝑎

𝑊н
) (4.45) 

 |𝛼
пред

| = 2𝑎 (
𝑊н+𝑊вн

𝑊н𝑊вн
). (4.46) 

 𝑊вн = (2𝑛 − 1)𝑆 (4.47) 
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и 

где 𝑛 – количество пластин в устройстве сочленения. 

Тогда выражение (4.46) можно записать 

Соответственно, условие устойчивости для этого устройства сочленения можно за-

писать как: 

или 

где 𝐾𝑛 – коэффициент, учитывающий количество пластин, передающих усилие в кон-

струкции устройства, определяемый из выражения 

Из выражения (4.51) видно, что устойчивость СТП с устройством сочленения «серь-

гового» типа зависит от отношения общей ширины устройства, или ширины проушины, 

к минимальному расстоянию между продольными шпонками, но, в отличие от ранее рас-

смотренного Т-образного зацепа, зависит и от количества пластин в устройстве. Величина 

коэффициента 𝐾𝑛   для сцепного устройства с одной пластиной составит 0,25 и, в пределе 

 𝑊н = (2𝑛 + 1)𝑆,  (4.48) 

 |𝛼
пред

| =
𝑎

𝑊н
(
4𝑛

2𝑛−1
). (4.49) 
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4n
) (4.50) 

 
𝑎

𝑐
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min
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 𝑙𝑖

𝐾𝑛 , (4.51) 

 𝐾𝑛 = (
2𝑛 − 1

4n
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для бесконечного количества пластин, стремится к величине 0,5. Соответственно, при 

прочих равных условиях, величина зазора 𝑎 в «серьговом» устройстве сочленения 

должна быть меньше, чем в ранее рассмотренных устройствах. 

4.3.3. Анализ устойчивости для упругого элемента 

Внешний вид пластинчатого сцепного устройства, применяемого в турбине произ-

водства предприятия «Skoda-Doosan», был представлен ранее на рисунке 1.24. Видно, что 

упругий элемент (промежуточное тело) выполнен в виде двутавра, на полках которого с 

внешних сторон имеются поперечные выступы, выполняющие роль вертикальных шпо-

нок традиционного устройства сочленения. Толщина стенки упругого элемента рассчи-

тывается таким образом, чтобы она допускала перемещение места крепления к цилиндру 

относительно места крепления к корпусу подшипника, но не теряла устойчивости при 

передаче осевого усилия от цилиндра на корпус подшипника. 

Кинематическая схема устройства сочленения корпуса подшипника и цилиндра тур-

бины, в котором используется промежуточное тело, представлена на рисунке 4.14.  

1 – цилиндр турбины; 2 – корпус подшипника; 3 – промежуточное тело. 

Рисунок 4.14 - Кинематическая схема сочленения корпуса подшипника и тур-

бины с применением упругого элемента 
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Поскольку в открытых источниках отсутствуют описания конструкции сочленения, 

то при анализе устойчивости сочленения к внешнему воздействию автор исходил из до-

ступных изображений турбин с подобным устройством сочленения и собственных пред-

ставлений об обеспечении необходимой функциональности сочленения.  

На рисунке приняты обозначения, аналогичные обозначениям ранее рассмотренных 

устройств сочленения: 

а – зазор между промежуточным телом и креплением к цилиндру и корпуса подшип-

ника в направлении оси турбины; 

𝑏 – зазор между промежуточным телом и креплением к цилиндру и корпусу под-

шипника в направлении перпендикулярном оси турбины; 

W – ширина промежуточного тела в месте крепления к цилиндру и корпусу подшип-

ника. 

Как и ранее рассмотренное устройство сочленения «серьгового» типа, сочленение с 

упругим элементом является симметричным относительно продольной оси и оси лежа-

щей в плоскости перпендикулярной оси турбины. Соответственно за центр шарнирного 

узла также принимается пересечение этих осей симметрии.  

Для представленного сочленения величина α1
пред

 определяется из выражения 

Соответственно, условие устойчивости СТП к внешнему воздействию для этого со-

членения также будет описываться выражением 

Из полученного выражения видно, что условие устойчивости для сочленения опре-

деляется шириной устройства, а осевой зазор в устройстве должен быть в два раза 

меньше, чем для Т-образного зацепа. 

 |α1
пред

| = 2
𝑎

W
. (4.53) 
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4.4. Сравнение устойчивости различных типов систем тепловых расширений 

Анализ выражений (4.44), (4.50), (4.54), а также выражения (4.36) показывает, что во 

всех случаях условие устойчивости обуславливается отношением ширины устройства к 

минимальному расстоянию между внешними торцами продольных шпонок всех корпусов 

подшипников турбины с тем или иным коэффициентом. В этой связи представляет инте-

рес сравнить требования по обеспечению осевых зазоров в устройствах сочленения. 

Для корректности сравнения примем следующие общие ограничения и допущения: 

• Величина зазора на продольных шпонках 𝑐 принимается 0,15 мм; 

• Величина расстояния min
i
 li  между наружными торцами продольных шпо-

нок принимается 1200 мм. 

Для традиционного устройства сочленения величина расстояния между внешними 

торцами поперечных шпонок, для целей настоящего анализа, принимается 1200 мм. Для 

всех остальных устройств сочленения величина их ширины принимается 300 мм. Такой 

размер принят исходя из собственных оценок автора о возможных габаритах таких 

устройств для рассматриваемого примера. Для «серьгового» соединения принято, что в 

устройстве используется две пластины, аналогично конструкции, реализованной на тур-

бине типа Т-250/300-240 ТМЗ. 

В таблице 4.2 представлены результаты расчёта осевых зазоров в соединениях 

устройств сочленения. 

Таблица 4.2 - Основные характеристики устройств сочленения 

в миллиметрах 

Устройство сочле-

нения 

Ширина 

устройства 

Расстояние 

между край-

ними торцами 

продольных 

шпонок 

Величина за-

зора на про-

дольных 

шпонках 

Максимальная 

величина осе-

вого зазора в 

устройстве со-

членения  

Традиционное 1200 1200 0,15 0,15 

Т-образное 300 1200 0,15 0,037 

«серьгового» типа 300 1200 0,15 0,014 

С промежуточным 

элементом 
300 1200 0,15 0,018 
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Из представленных результатов видно, что для обеспечения устойчивости устрой-

ства с Т-образным зацепом величина осевого зазора между элементами сочленения не 

должна превышать 0,037 мм при величине зазора по продольным шпонкам 0,15 мм.  

Если применить условия устойчивости рассмотренных устройств передачи осевого 

усилия без участия опорных лап к  турбине К-300-240 ХТЗ, в последних модификациях 

которой используется Т-образный зацеп, то при расстоянии между продольными шпон-

ками под корпусом переднего подшипника 1800 мм и зазоре по продольным шпонкам 

0,06 мм, получим: 

− величина суммарного осевого зазора в Т-образном зацепе не должна превышать 

0,01 мм; 

− для сцепного устройства «серьгового» типа величина осевого зазора в соедине-

нии не должна превышать 0,014 мм;  

− для сочленения с использованием промежуточного тела в виде упругой пластины 

величина осевого зазора в соединении не должна превышать 0,018 мм. 

Анализ технологии изготовления и сборки рассмотренных устройств сочленения по-

казывает, что наибольшие затруднения при монтаже турбины могут возникнуть у устрой-

ства сочленения с Т-образным зацепом. Необходимо выдержать очень малые величины 

зазоров. В конструкции, применяемой на турбинах ХТЗ, такая величина зазора может 

быть выдержана за счёт применения регулировочных пластин. 

Для соединения «серьгового» типа величина зазора в соединении пальца с пласти-

ной (серьгой) и проушиной должна быть минимальной, обеспечивающей только возмож-

ность поворота пластины (серьги) относительно проушины в вертикальной плоскости. 

Поэтому выдержать минимально необходимый зазор не представит особой сложности.  

К недостаткам Т-образного зацепа и «серьгового» сочленения следует отнести воз-

можность увеличения со временем вследствие естественного износа величины осевого 

зазора и, соответственно, вероятности возникновения «диагонального» контакта.  

Для сочленения с использованием упругого элемента величина осевого зазора 

должна быть на порядок меньше, чем в традиционном устройстве сочленения, но сам гиб-

кий элемент позволяет компенсировать изменение положения его крепления в вертикаль-

ном направлении, поэтому можно осуществить жёсткое крепление промежуточного 
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элемента к цилиндру турбины и корпусу подшипника. В этом случае возникновение «диа-

гонального» контакта на продольных шпонках полностью исключено. 

4.5. Выводы 

1.  Разработана кинематическая модель, в которой СТП представлена в виде много-

звенной шарнирной системы, состоящей из одного или нескольких «базовых» 

модулей. 

2. На основе моделирования определены условия устойчивости для различных ва-

риантов организации СТП. 

3. Обосновано, что для обеспечения надёжной работы СТП величина изменения 

угла поворота цилиндра турбины относительно корпуса подшипника в узле со-

членения должна быть ограничена: 

− для обеспечения устойчивости СТП турбины с одним перемещающимся вы-

носным корпусом подшипника достаточно, чтобы предельный угол поворота 

в узле сочленения цилиндра турбины и корпуса подшипника не превышал 

предельного угла поворота корпуса подшипника относительно продольных 

шпонок; 

− для обеспечения устойчивости СТП паровой турбины с несколькими после-

довательно перемещающимся выносными корпусами подшипников необхо-

димо, чтобы предельный угол поворота во всех узлах сочленения цилиндров 

турбины с корпусами подшипников не превышал величины наименьшего 

предельного угла поворота из всех корпусов подшипников; 

4. Определено что для обеспечения устойчивости СТП с традиционным устрой-

ством сочленения цилиндра турбины с корпусом подшипника отношение вели-

чины зазора в поперечных шпонках к величине зазора на продольных шпонках 

выносных корпусов подшипников не должно превышать отношения наименьшего 

из всех расстояния между внешними торцами поперечных шпонок к наибольшему 

расстоянию между внешними торцами продольных шпонок выносных корпусов 

подшипников. 
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5. По результатам моделирования показано, что в неподвижных поперечных шпон-

ках угловые деформации лап цилиндра в процессе эксплуатации приводят к уве-

личению осевых зазоров в сочленении и, соответственно, к нарушению условия 

устойчивости СТП. 

6. Обосновано что для обеспечения оптимального зазора на поперечных шпонках, 

обеспечивающего условие устойчивости СТП, целесообразно применять дистан-

ционные пластины (позволяющие поддерживать постоянной величину зазора) 

или конструкции разрезных и поворотных поперечных шпонок. 

7. Показано, что полное исключение возможности поворота корпуса подшипника 

относительно цилиндра турбины, которое обеспечивает устройство сочленения с 

упругим элементом в виде гибкой горизонтальной пластины, позволяет обеспе-

чить устойчивость СТП к внешнему воздействию в течении длительного времени. 

8. Предложенная модель и результаты выполненного моделирования могут быть 

использованы при проектировании новых паровых турбин и при реконструкции 

систем тепловых перемещений турбин, находящихся в эксплуатации. 
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5. ИССЛЕДОВАНИЕ ВЛИЯНИЯ ФАКТОРА ТЕМПЕРАТУРНОГО ПЕРЕКОСА НА ФЛАНЦАХ ЦИ-

ЛИНДРА ТУРБИНЫ НА УСЛОВИЯ УСТОЙЧИВОСТИ СИСТЕМЫ ТЕПЛОВЫХ ПЕРЕМЕЩЕНИЙ  

Результаты исследований, представленные в настоящей главе, опублико-

ваны в работах автора [174, 182-185]. 

В главе 4 были рассмотрены условия устойчивости СТП к внешнему силовому воз-

действию со стороны присоединённых к турбине трубопроводов. Как было отмечено в 

главах 1 и 3, одной из причин возникновения «диагонального» контакта и заклинивания 

в паре «корпус подшипника – продольные шпонки» является неодинаковость тепловых 

расширений отдельных лап цилиндра турбины в продольном направлении в результате 

температурного перекоса (разности температуры металла) по фланцам цилиндра тур-

бины. В настоящей главе предложена модель взаимодействия в паре «корпус подшипника 

– продольные шпонки» при температурном перекосе по фланцам цилиндра и рассматри-

ваются условия устойчивости СТП к температурному перекосу.   

Исследования, выполненные специалистами ЦКТИ на турбинах типа  

К-800-240 ЛМЗ показали, что уже при разности температуры левого и правого фланцев 

ЦСД в 6 - 12 градусов, из–за неодинаковости тепловых расширений лап ЦСД в продоль-

ном направлении, корпус среднего подшипника (между ЦВД и ЦСД) поворачивается на 

предельный угол, обусловленный зазором на продольных шпонках [18], т.е. возникает 

«диагональный» контакт в паре «продольные шпонки – корпус подшипника». В большин-

стве инструкций по эксплуатации заводов-изготовителей паровых турбин в качестве пре-

дельной величины разности температур для фланцев цилиндра турбины, где имеется тер-

моконтроль фланцев, указана предельная величина разности 10°С. На практике, во время 

пуска турбин наблюдаются значения температурного перекоса, значительно превышаю-

щие предельную величину, установленную заводом-изготовителем турбины. Так, при 

проведении работ по нормализации тепловых перемещений корпусов подшипников тур-

бины Т-100/120-130 ТМЗ, автором во время пуска была зафиксирована разность темпера-

тур фланцев ЦВД в 70°С.  

При проектировании новых турбин, а также при выполнении их модернизаций и ре-

конструкций очень важно принимать обоснованные решения о величинах зазоров в СТП 

и линейных размерах цилиндров и корпусов подшипников, опираясь на чёткое понимание 
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их влияния на функционирование всей системы в целом. То же относится и к назначению 

и соблюдению величин допустимых температурных перекосов на фланцах горизонталь-

ных разъёмов цилиндров турбин.  

В этой связи целесообразно иметь возможность аналитическим путём, при заданных 

размерах цилиндра турбины и зазоров в традиционной СТП определить предельную ве-

личину температурного перекоса, при котором возникает «диагональный» контакт в паре 

«продольные шпонки – корпус подшипника» и оценить возникающие усилия.  

Для решения этой задачи с участием автора были разработаны две модели: аналити-

ческая модель, использующая инструменты теоретической механики и сопротивления 

материалов, и модель для выполнения анализа методом конечных элементов (МКЭ-мо-

дель). Они позволяют выполнять исследования влияния температурного перекоса на вза-

имодействие элементов СТП, в частности определять величины усилий, возникающих в 

местах контакта продольных шпонок с корпусом подшипника, и на основе полученных 

результатов обоснованно принимать решения по конструкции и параметрам СТП.  

Разработанная аналитическая модель позволяет достаточно просто при заданных па-

раметрах цилиндра турбины и СТП оценить величину предельного температурного пере-

коса, при котором возникает «диагональный» контакт в паре «продольные шпонки – кор-

пус подшипника» и оценить величину усилий, возникающих в этой паре.  

МКЭ-модель позволяет более точно определить момент возникновения контакта в 

паре «продольные шпонки – корпус подшипника», определить величину температурного 

перекоса, при котором возникает «диагональный» контакт, а также величину напряжений 

и усилий на контактных поверхностях. Метод конечных элементов в настоящее время 

широко используется в турбиностроении. Его применяют  при отработке конструкций 

элементов турбин и вспомогательного оборудования: для оптимизации профилирования 

клапанов турбины [124], и лопаток проточной части турбины [125]. Особенно широко 

метод конечных элементов применяется при расчётах по оптимизации выхлопных па-

трубков [126, 127, 128, 129], оценке термонапряженного состояния роторов [132] и ци-

линдров турбины [130, 133]. Расчёты по определению перемещений точек конструкции 

цилиндра турбины при её прогреве для определения оптимальных зазоров в проточной 

части также выполняются с использованием численного моделирования методом конеч-

ных элементов [134]. Можно отметить применение метода конечных элементов при оп-

тимизации технологии изготовления вспомогательного оборудования [135]. Реже МКЭ 
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применяется для оценки взаимодействия не соединённых жёстко между собою элементов 

турбины [136, 137, 138].   

Но построение и расчёт МКЭ-модели являются длительными процессами, требую-

щими применения специальных вычислительных программ. Поэтому использование 

МКЭ-модели может быть целесообразно для проверки решений принятых на основании 

анализа, выполненного с использованием аналитической модели. В представленном ис-

следовании МКЭ-модель применялась для проверки применимости предложенной анали-

тической модели.   

5.1. Аналитическая модель взаимодействия корпуса подшипника и продольных 

шпонок при температурном перекосе на фланцах цилиндра 

Аналитическая модель построена на основе обобщённой схемы взаимодействия про-

извольного цилиндра многоцилиндровой паровой турбины, сочленённого с ним по тра-

диционной схеме выносного корпуса подшипников (со стороны регулятора) и направля-

ющих продольных шпонок, как элементов фундамента (рисунок 5.1), являющейся разви-

тием схемы на рисунке 4.5, ранее рассмотренной в главе 4. 

На рисунке приняты следующие обозначения: 

i- номер цилиндра и номер корпуса подшипника со стороны «регулятора»; 

𝑃𝑖,1
′ ; 𝑃𝑖,2

′ ; 𝑃𝑖,3
′ ; 𝑃𝑖,4

′ - осевые усилия в передних и задних лапах цилиндра «i»; 

𝑃𝑖,𝑥
′ ; 𝑃𝑖,𝑦

′ -проекции равнодействующей усилий от присоединенных трубопроводов на 

оси X и Y, соответственно; 

𝑄𝑖
′; 𝑄𝑖

′′- усилия, возникающие в размещенной на цилиндре ответной части передних 

и задних вертикальных шпонок, соответственно; 

𝑀𝑖
′ - момент в горизонтальной плоскости, действующий на цилиндр со стороны при-

соединённых трубопроводов; 

𝐿𝑖  - расстояние между передними и задними поперечными шпонками цилиндра; 

𝑙𝑖  - расстояние между внешними торцами продольных шпонок; 

𝑙𝑖
′ - расстояние между внешним торцом передней продольной шпонки и передней 

вертикальной шпонкой; 
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Рисунок 5.1 - Схема взаимодействия цилиндра турбины, корпуса подшипника и продольных шпонок 
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𝑙𝑖
′′ - расстояние между внешним торцом задней продольной шпонки и задней верти-

кальной шпонкой; 

𝑊𝑖 
′ - расстояние между передними поперечными шпонками цилиндра; 

𝑊𝑖
′′ - расстояние между задними поперечными шпонками цилиндра; 

∆𝑖
′ - температурное приращение длины передней лапы цилиндра; 

∆𝑖
′′ - температурное приращение длины задней лапы цилиндра; 

𝑃𝑖,1; 𝑃𝑖,2; 𝑃𝑖−1,3; 𝑃𝑖−1,4 - осевые усилия на задних и передних «крыльях» корпуса под-

шипника «i»; 

𝑁𝑖
′; 𝑁𝑖

′′- усилия реакции, действующей на корпус подшипника со стороны передней 

и задней продольных шпонок соответственно; 

𝐹𝑖
′; 𝐹𝑖

′′–силы сопротивления движению корпуса подшипника, возникающие при кон-

такте корпуса подшипника с передней и задней продольными шпонками соот-

ветственно; 

𝐹𝑖
тр

– сила трения на подошве корпуса подшипника; 

𝑞𝑖
′; 𝑞𝑖−1

′′ - усилия, возникающие в размещенной на корпусе подшипника ответной ча-

сти передних и задних вертикальных шпонок со стороны сопрягаемых цилин-

дров; 

𝑎i
′;  𝑎i

′′ - суммарные зазоры на передних и задних поперечных шпонках цилиндра со-

ответственно; 

𝑏i
′; 𝑏i

′′ - суммарные зазоры на передних и задних вертикальных шпонках цилиндра 

соответственно; 

𝑐i  - суммарный зазор на продольных шпонках корпуса подшипника. 

Необходимо также отметить, что:  

 

|𝑃𝑖,1
′ | = |𝑃𝑖,1|;  |𝑃𝑖,2

′ | = |𝑃𝑖,2|;  

|𝑃𝑖−1,3
′ | = |𝑃𝑖,3|;   |𝑃𝑖−1,4

′ | = |𝑃𝑖,4|; 

|𝑄𝑖
′| = |𝑞𝑖

′|;  |𝑄𝑖,зад
′′ | = |𝑞𝑖+1

′′ |. 

 

При разработке аналитической модели были приняты следующие упрощения и до-

пущения: 
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1) внешние силы, в т. ч. действующие на турбину от присоединённых к ней тру-

бопроводов во внимание не принимаются; 

2) весовая нагрузка от цилиндров турбины полностью передаётся через корпуса 

подшипников на поверхности фундаментных рам. Равнодействующая весовой 

нагрузки на ригель лежит в вертикальной плоскости, проходящей через ось тур-

бины; 

3) осевая жёсткость выступов («крыльев») корпуса подшипника «k» одинакова 

для всех корпусов подшипников;  

4) суммарные зазоры на поперечных шпонках отсутствуют (равны нулю); 

5) усилия, которые возникают на вертикальных шпонках, не принимаются во вни-

мание; 

6) влияние сочленения в вертикальной шпонке на поворот корпуса подшипника 

не учитывается, изменение зазоров по продольной шпонке, при развороте кор-

пуса подшипника, происходит симметрично. 

Температурное приращение длин лап цилиндра определяется как: 

где Δ𝑡i- температурный перекос по фланцам цилиндра; 

𝛼𝑡– коэффициент температурного расширения металла цилиндра. 

Величина температурного перекоса  Δ𝑡i определяется как: 

где 𝑡пр
фл

 – температура металла фланца цилиндра с правой стороны; 

𝑡лев
фл

 – температура металла фланца цилиндра с левой стороны. 

Система уравнений для моделирования величин осевых усилий на лапах цилиндра 

турбины и усилий на продольные шпонки составлена исходя из условий равновесия ци-

линдра, равновесия корпуса подшипника, а также совместности деформаций и принятых 

допущений на основе расчётной схемы. 

Условие равновесия цилиндра описывается следующими формулами: 

 𝑃𝑖,𝑥
′ + 𝑃𝑖,3

′ + 𝑃𝑖,4
′ − 𝑃𝑖,1

′ − 𝑃𝑖,2
′ = 0, (5.3) 

 

 𝑃𝑖,1
′ ×

Wi 
′

2
− 𝑃𝑖,2

′ ×
Wi 

′

2
− 𝑃𝑖,3

′ ×
Wi

′′

2
+ 𝑃𝑖,4

′ ×
Wi

′′

2
= 0. (5.4) 

 ∆𝑖
′= ∆𝑖

′′=
𝐿𝑖

2
× Δ𝑡i × 𝛼𝑡, (5.1) 

 Δ𝑡i = 𝑡𝑖,пр
фл

− 𝑡𝑖,лев
фл

, (5.2) 
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Условие равновесия корпуса подшипника описывается формулами: 

 𝑃𝑖,1 + 𝑃𝑖,2 − 𝑃𝑖−1,3 − 𝑃𝑖−1,4 − 𝐹тр,𝑖 − 𝐹𝑖,пер
шп − 𝐹𝑖,зад

шп = 0, (5.5) 

 

 𝑁𝑖
′′−𝑁𝑖

′ = 0, (5.6) 

 

 

𝑃𝑖−1,3 ×
Wi−1

′′

2
− 𝑃𝑖−1,4 ×

Wi−1
′′

2
−𝑃𝑖,1 ×

Wi 
′

2
+ 𝑃𝑖,2 ×

Wi 
′

2
− 

−𝑁𝑖
′ ×

𝑙𝑖
2
− 𝑁𝑖

′′ ×
𝑙𝑖
2
= 0. 

(5.7) 

 

Сила трения на подошве корпуса подшипника 𝐹𝑖
тр

 определяется по классической 

формуле силы трения как: 

 𝐹𝑖
тр
= 𝐺𝑖 × 𝑓𝑖, (5.8) 

 

где 𝐺𝑖 – весовая нагрузка, передаваемая на фундаментную раму через подошву корпуса 

подшипника; 

𝑓𝑖 –коэффициент трения на подошве корпуса подшипника. 

Силы трения, возникающие при контакте корпуса подшипника с продольными 

шпонками, в данном случае также определяются по классической формуле как: 

 𝐹𝑖
′ = 𝑁𝑖

′ × 𝑓𝑖
шп (5.9) 

и 

 𝐹𝑖
′′ = 𝑁𝑖

′′ × 𝑓𝑖
шп, (5.10) 

где 𝑓𝑖
шп – коэффициент сопротивления движению корпуса подшипника на продольной 

шпонке. 

Необходимо отметить, что суммарное осевое усилие, передаваемое со стороны i-го 

цилиндра на (i+1)-ый корпус подшипника, составит:  

 𝑃𝑖,3 + 𝑃𝑖,4 = ∑𝐹𝑖
тр

𝑛

𝑖=1

+∑𝐹𝑖
′

𝑛

𝑖=1

+∑𝐹𝑖
′′

𝑛

𝑖=1

. 
(5.11) 

Для случая отсутствия зазора на продольных шпонках, при несимметричном нагру-

жении корпуса подшипника, можно было бы записать: 

 𝑃𝑖,1 − 𝑃𝑖,2 = 𝑘 × ∆𝑖
′ (5.12) 

и 
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 𝑃𝑖−1,3 − 𝑃𝑖−1,4 = 𝑘 × ∆𝑖−1
′′  . (5.13) 

 

Однако, для того чтобы учесть влияние зазора в паре «продольная шпонка – паз», 

вместо  ∆𝒊
′ и ∆𝒊−𝟏

′′ , в формулы (5.12) и (5.13) введены «расчётные температурные прираще-

ния»  ∆𝒊
расч′

и ∆𝒊−𝟏
расч′′

, которые определяются следующим образом: 

  ∆𝑖
расч′

(𝜑𝑖) = {
0,   для |𝜑𝑖| < |𝛽𝑖

пред
|

 ∆𝑖
′ + |𝛽𝑖

пред
| × 𝑊𝑖 

′ ×
𝜑𝑖
|𝜑𝑖|

, для |𝜑𝑖|  ≥ |𝛽𝑖
пред

|
 (5.14) 

и 

  ∆𝑖−1
расч′′(𝜑𝑖) = {

0,   для |𝜑𝑖| < |𝛽𝑖
пред

|

 ∆𝑖−1
′′ + |𝛽𝑖

пред
| × 𝑊𝑖−1

′′ ×
𝜑𝑖

|𝜑𝑖|
, для |𝜑𝑖|  ≥ |𝛽𝑖

пред
|
, (5.15) 

 

где 𝛽𝑖
пред

 – предельный угол поворота корпуса подшипника относительно оси турбины, 

определяемый из выражения (4.5); 

𝜑𝑖  – условный угол поворота корпуса подшипника относительно оси турбины в го-

ризонтальной плоскости. 

Величина условного угла поворота корпуса подшипника в горизонтальной плоско-

сти вычисляется как: 

 𝜑𝑖 =
∆𝑖−1
′′ −∆𝑖

′

𝑊𝑖−1
′′ +𝑊𝑖

′. (5.16) 

Пока выполняется условие |𝜑𝑖| < 𝛽𝑖
пред

 считаем, что продольные шпонки не всту-

пили во взаимодействие (контакт) с корпусом подшипника, корпус подшипника свободно 

поворачивается по фундаментной раме и деформации его «крыльев» не происходит.  

Исходя из вышепредставленных выражений, получим выражение для определения 

усилий реакции, действующих со стороны продольных шпонок на корпус подшипника: 

 𝑁𝑖
′ = 𝑁𝑖

′′ = 𝑘 ×
∆𝑖
расч′

×𝑊𝑖
′−∆𝑖−1

расч′′
×𝑊𝑖−1

′′

2𝑙𝑖
. (5.17) 

Величина температурного перекоса, при котором продольные шпонки и корпус пе-

реднего подшипника вступают во взаимодействие, исходя из (5.1), (5.14) и (5.16), опреде-

ляется из выражения 
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или, учитывая выражение (4.34), 

5.2. Модель для выполнения анализа методом конечных элементов (МКЭ-модель) 

Предложенная аналитическая модель безусловно является упрощенной моделью, не 

учитывающей множество факторов, влияющих на работу элементов СТП. Её задача, как 

отмечалось ранее, получить простой инструмент для экспресс оценки величины темпера-

турного перекоса на фланцах цилиндра турбины при которой возникает «диагональный» 

контакт между направляющими осевого перемещения (продольными шпонками) и пазом 

в подошве корпуса подшипника, а также оценить величину усилий, возникающих в точ-

ках вышеупомянутого контакта. 

Для проверки применимости предложенной аналитической модели и уточнения ме-

ханизма взаимодействия элементов СТП при возникновении температурного перекоса на 

фланцах горизонтального разъёма цилиндра была также разработана модель для выпол-

нения анализа методом конечных элементов. Выбор метода конечных элементов для ве-

рификации аналитической модели обусловлен тем, что используется другой инструмен-

тарий, альтернативный метод расчёта.   

 Создание полноценной объёмной модели СТП для анализа методом конечных эле-

ментов является длительным и трудоёмким процессом. Для упрощения вычислений и за-

дания конечных условий рассматривалась плоская МКЭ-модель, состоящая из двух ци-

линдров турбины (условно – цилиндра высокого и низкого давления) и двух корпусов 

подшипников.  

Расчётная геометрическая схема МКЭ - модели представлена на рисунке 5.2 . 

 ∆𝑡1 =
 2𝑐1𝑊1

𝐿1𝑙1𝛼𝑡
 (5.18) 

 ∆𝑡1 =
 2𝑐1

𝐿1𝛼𝑡
𝐾1
𝐼𝐼𝐼 . (5.19) 
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Части предложенной МКЭ - модели взаимодействуют друг с другом при помощи со-

членений, имитирующих поперечные и вертикальные шпонки. В отличие от аналитиче-

ской модели, где были приняты допущения об отсутствие зазоров на поперечных шпон-

ках и отсутствии влияния вертикальной шпонки на поворот корпуса подшипника, при 

разработке МКЭ - модели зазоры в поперечных и вертикальных шпонках учитывались, 

равно как и влияние вертикальных шпонок на поворот корпуса подшипников. 

Геометрические размеры МКЭ – модели были приняты близкими к размерам соот-

ветствующих элементов турбин семейства Т-100/120-130 ТМЗ, а именно: 

− расстояние между продольными шпонками корпуса  

переднего подшипника –      𝑙1 = 1500 мм; 

− расстояние между продольными шпонками  

корпуса среднего подшипника–      𝑙2 = 1400 мм; 

− расстояние между передними поперечными  

шпонками ЦВД –        𝑊1
′ = 1500 мм; 

1 - цилиндр «1» (высокого давления); 2 - цилиндр «2» (среднего давления);  

3 - корпус переднего подшипника; 4 - корпус среднего подшипника; 

5 - продольные шпонки; 6 - поперечные шпонки; 7 - вертикальные шпонки. 

Рисунок 5.2 - Расчётная геометрическая схема 
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− расстояние между задними поперечными  

шпонками ЦВД –        𝑊1
′′ = 1740 мм; 

− расстояние между передними поперечными  

шпонками ЦНД –        𝑊2
′ = 1500 мм; 

− расстояние между передними и задними  

поперечными шпонками ЦВД –      𝐿𝑖 =3500 мм; 

− зазоры во всех шпоночных соединениях 

приняты одинаковыми      𝑎 = 𝑏 = 𝑐 = 0,05 мм. 

Разбиение предложенной МКЭ - модели на конечные элементы представлено на ри-

сунке 5.3 

 

 

Для моделирования реальных упругих характеристик корпусов подшипников мак-

симально приближенным к реальным характеристикам, характеристики моделей корпу-

сов подшипников подбирались так, чтобы осевая жёсткость выступов («крыльев») кор-

пуса подшипника соответствовала величине, принимаемой для аналитической модели. 

Величина осевой жёсткости выступов («крыльев») корпуса подшипника «k» в настоящем 

исследовании была принята равной 1667 кН/мм (170 000 кгс/мм) по результатам экспери-

ментальных исследований, выполнявшихся на турбинах Т-175-130 ТМЗ специалистами 

ПО «Турбомоторный завод». 

Цилиндры и продольные шпонки принимались абсолютно жёсткими. Полагалось, 

что цилиндры и корпуса подшипников, в пределах соответствующих зазоров, могут сво-

бодно перемещаться в горизонтальной плоскости, весовая нагрузка отсутствует. Про-

дольные шпонки жёстко зафиксированы на плоскости. Также, для упрощения МКЭ – мо-

дели, продольные шпонки под выносными корпусами подшипников были заданы не 

Рисунок 5.3 - Разбиение МКЭ - модели на элементы 
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разбитыми на две части, как это имеет место в реальности, а цельными. Цилиндр «2» 

 (рисунок 5.2) со стороны генератора жёстко зафиксирован. 

В качестве нагрузки, действующей на систему, для моделирования температурного 

перекоса на фланцах горизонтального разъёма ЦВД, задавалась неравномерная темпера-

тура в направлении перпендикулярном оси цилиндра «1» (рисунок 5.2), которая приво-

дила к его неравномерным тепловым деформациям. Моделировались температурные де-

формации системы при постепенном увеличении разности температур от 0 до 50 граду-

сов. Более высокая температура задавалась с правой стороны цилиндра «1», если смот-

реть со стороны корпуса переднего подшипника. Первоначальное взаимное положение 

цилиндров и корпусов подшипников было принято аналогичным положению, возникаю-

щему при равномерном прогреве цилиндров, т.е. зазоры в поперечных шпонках со сто-

роны цилиндров считались полностью выбранными. 

5.3. Верификация аналитической модели 

Для целей верификации аналитической модели для обеих моделей были выполнены 

расчёты по определению величин усилий реакции, действующих со стороны продольных 

шпонок на корпус переднего подшипника двухцилиндровой турбины.  

Влияние температурного перекоса на фланцах цилиндра высокого давления на из-

менение усилий реакции на продольных шпонках корпуса среднего подшипника не рас-

сматривалось, равно как и влияние температурного перекоса на фланцах второго цилин-

дра. Поскольку температура второго цилиндра для большинства рассматриваемых тур-

бин, не имеющих промежуточного перегрева пара, значительно ниже температуры ци-

линдра высокого давления и отсутствуют достоверные сведения о наличии такого явле-

ния на цилиндрах среднего и низкого давления, дополнительное исследование таких за-

висимостей вряд ли имеет практическую ценность в настоящее время.   

По результатам расчётов с использованием МКЭ – модели был выявлен порядок из-

менения точек контакта между элементами МКЭ – модели в зависимости от величины 

температурного перекоса. 
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Анализировавшиеся точки контакта между элементами МКЭ – модели представ-

лены на рисунке 5.4.. 

Анализ полученных результатов показал, что контакты в точках 1 и 2 присутствуют 

постоянно. Сразу после появления температурного перекоса исчезает контакт в точке 3. 

При достижении величиной температурного перекоса значения в 1,1С возникает контакт 

на вертикальной шпонке между цилиндром «1» и корпусом переднего подшипника (точка 

5). Появление контакта в точке 5 указывает на то, что корпус подшипника в дальнейшем 

поворачивается относительно этой точки.  

При этом же значении температурного перекоса исчезает контакт на левой попереч-

ной шпонке со стороны цилиндра (точка 4). Первый, односторонний контакт в паре «кор-

пус подшипника – продольная шпонка» по типу, представленному на рисунке 2.11, б) 

возникает при величине температурного перекоса 2,5°С (точка 6). При увеличении вели-

чины температурного перекоса до 3,3°С вновь появляется контакт на левой поперечной 

шпонке, но уже с противоположной стороны (точка 7). При величине температурного пе-

рекоса 4,6°С появляется контакт на левой задней поперечной шпонке в точке 8, находя-

щейся напротив точки 3. Двусторонний, «диагональный» контакт по типу рисунке 2.11(г). 

на продольной шпонке под передним корпусом подшипника (точки 6 и 10), возникает при 

величине перекоса в 7,5°С. 

Для аналитической модели с основными геометрическими размерами  принятыми в 

разделе 5.2 для МКЭ-модели, принимая величину 𝛼𝑡=1,4×10-5 1/°С,  из выражения (5.19) 

Рисунок 5.4 - Точки касания в шпоночных соединениях 
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получаем, что контакты между корпусом подшипника и продольными шпонками по-

явятся при величине температурного перекоса около 2°С. Полученное значение темпера-

турного перекоса, при котором возникает контакт между корпусом переднего подшип-

ника и продольными шпонками, и, соответственно, появляются дополнительные силы со-

противления перемещению корпуса подшипника по фундаментной раме, достаточно хо-

рошо согласуется с данными полученными при анализе взаимодействия продольных 

шпонок и корпуса подшипника с использованием МКЭ-модели. Также необходимо отме-

тить, что в МКЭ-модели не учитывался эффект угловых деформаций опорных лап цилин-

дра. Для традиционной СТП с неподвижными поперечными шпонками, зазоры в попе-

речных шпонках, как было показано в [44], уже с началом подачи пара на концевые уплот-

нения в результате угловых деформаций лап полностью выбираются зазоры в поперечных 

шпоночных соединениях. Зазоры на поперечных неподвижных шпонках в процессе про-

ведения пусковых операций и последующей работы турбины практически отсутствуют, 

как и принято в допущениях для аналитической модели. Представленная последователь-

ность изменения точек контакта может быть характерна для СТП, в которых применяются 

поворотные поперечные шпонки. 

Таким образом, несмотря на то, что принятое допущение для аналитической модели 

по центру разворота корпуса подшипника отличается от картины полученной при анализе 

с использованием МКЭ-модели, аналитическая модель может быть применима для 

оценки величины температурного перекоса при которой появляются дополнительные не-

расчётные силы сопротивления перемещению корпуса подшипника по фундаментной 

раме. 

На рисунке 5.5 представлены данные по изменению усилий реакции, действующих 

со стороны продольных шпонок на корпус переднего подшипника, в зависимости от ве-

личины температурного перекоса по фланцам цилиндра высокого давления, полученные 

с использованием аналитической модели и МКЭ-модели.  
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Рисунок 5.5 - Усилия реакции на корпус переднего подшипника со стороны продольных шпонок по аналитиче-

ской модели и МКЭ – модели 
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Из представленных данных видно, что значения усилий реакции, действующих на 

корпус подшипника со стороны задней продольной шпонки, определённые с использова-

нием аналитической модели, всегда выше значений усилий, определенных по МКЭ – мо-

дели. Характер изменения величины усилий по МКЭ – модели практически совпадает с 

характером изменения величины усилий по аналитической модели. Скорость изменения 

усилия реакции со стороны задней продольной шпонки на корпус подшипника по 

МКЭ – модели составляла около 19,7 кН/°С, а по аналитической модели – около 

20,5 кН/°С. 

Анализ полученных данных также показал, что характер изменения усилий реакции со 

стороны передней продольной шпонки по МКЭ – модели отличается от характера изме-

нения усилий по аналитической модели. В диапазоне до величины температурного пере-

коса 10°С скорость изменения усилия составляла 7 кН/°С. Затем скорость изменения уси-

лия возрастает до 28 кН/°С. Совпадение величин наблюдается при величине температур-

ного перекоса около 24°С. До этой величины значения усилий по аналитической модели 

превышают значения, определённые по МКЭ – модели. При величине температурного 

перекоса выше 24°С усилия, определённые по МКЭ – модели превышают значения уси-

лий определенных по аналитической модели. Анализ области с величинами температур-

ного перекоса выше 24°С показывает, что отклонение величин усилий, определённых по 

МКЭ – модели от величин, определённых по аналитической модели, не превышало 20%.  

Поскольку продольные шпонки выполняют, как правило, одинаковыми, то при про-

ведении прочностных расчётов можно, с определённой осторожностью, закладывая за-

пас, например 20%, ориентироваться на значения усилий реакции, полученных по анали-

тической модели.   

Кроме усилий реакции, действующих со стороны продольных шпонок на корпус 

подшипника, целесообразно определить величину суммарных усилий, действующих со 

стороны продольных шпонок на корпус подшипника. На рисунке 5.6 представлены гра-

фики изменения суммарных усилий, действующих на корпус подшипника со стороны 

продольных шпонок. Анализ полученных данных показывает, что во всем разумном диа-

пазоне изменения величины температурного перекоса аналитическая модель даёт завы-

шенные, по сравнению с МКЭ – моделью, значения суммарных усилий на продольных 

шпонках.  
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Рисунок 5.6 - Суммарные усилия реакции со стороны продольных шпонок на корпус переднего подшипника 
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Если предположить, что коэффициент сопротивления движению на продольных 

шпонках равен принятому при расчётах фундамента коэффициенту трения подошвы кор-

пуса подшипника по фундаментной раме, то увеличение угла закрутки поперечного ри-

геля, на котором установлен корпус подшипника, в два раза, при отсутствии других фак-

торов, должно достигаться при суммарном усилии на продольных шпонках, равном весо-

вой нагрузке предаваемой через корпус подшипника на фундаментную раму. Для тур-

бины типа Т-100/120-130 ТМЗ весовая нагрузка, передаваемая на фундаментную раму че-

рез корпус переднего подшипника, составляет 491 кН (50 000 кгс). По аналитической мо-

дели такое суммарное усилие на продольных шпонках достигается при величине темпе-

ратурного перекоса 14°С, а по МКЭ – модели – при 18°С. И наоборот, если рассматривать 

величину суммарных усилий возникающих при достаточно часто наблюдающейся при 

проведении пусковых операций величине  

температурного перекоса 20°С, то по аналитической модели величина суммарных усилий 

составит 733 кН (74 745 кгс), а по МКЭ – модели – 567 кН (57 817 кгс). То есть аналити-

ческая модель даёт завышенное на 29% значение. Для величины температурного перекоса 

30°С величины суммарных усилий по аналитической модели и МКЭ – модели составят 

1142 кН (116 451 кгс) и 1053 кН (107 376 кгс) соответственно. Величина суммарного уси-

лия по аналитической модели выше значения по МКЭ – модели на 8%.  

На основании вышеизложенного автор считает, что аналитическая модель может 

быть применена для анализа влияния геометрических размеров турбины на работу СТП 

при появлении температурного перекоса по фланцам цилиндров и оценки усилий, возни-

кающих в элементах СТП при появлении температурного перекоса на фланцах цилин-

дров. 
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5.4. Анализ влияния геометрических характеристик турбины на работу системы 

тепловых перемещений при появлении температурного перекоса 

5.4.1. Оценка (определение) величины температурного перекоса, при котором 

появляются дополнительные силы сопротивления перемещению корпуса подшипника 

Важное значение для организации работы СТП существующих турбин, а также 

вновь проектируемых и изготавливаемых турбин, имеет величина «допустимого» темпе-

ратурного перекоса. Под «допустимым» температурным перекосом в рамках настоящей 

работы понимается разность температур фланцев цилиндра турбины, при которой возни-

кает контакт между корпусом подшипника и продольными шпонками. Из выражения 

(5.19) видно, что величина температурного перекоса, при котором возникает контакт 

между корпусом переднего подшипника и продольными шпонками, прямо пропорцио-

нальна величине зазора между корпусом подшипника и продольными шпонками 𝑐1, а 

также зависит от величины коэффициента устойчивости сочленения 𝐾1
𝐼𝐼𝐼 (4.34). На ри-

сунке 5.7 представлены зависимости ∆𝑡1 от величины 𝑐1 при некоторых значениях 𝐾1
𝐼𝐼𝐼. 

Видно, что увеличение зазора  𝑐1 приводит к увеличению «допустимого» температурного 

перекоса. Также видно, что увеличение коэффициента устойчивости 𝐾1
𝐼𝐼𝐼 приводит к уве-

личению «допустимого» температурного перекоса при той же величине зазора на про-

дольных шпонках, и наоборот, уменьшение коэффициента устойчивости приводит к 

уменьшению величины «допустимого» температурного перекоса. Таким образом, увели-

чить величину «допустимого» температурного перекоса на фланцах цилиндра можно уве-

личением зазора 𝑐1. В то же время увеличение зазора на продольных шпонках ограничено 

конструкцией узлов турбины, размещённых внутри корпуса подшипника, в частности 

уплотнений, вкладышей подшипника, главного масляного насоса, системы регулирова-

ния и пр.. В качестве критерия увеличения зазора на продольных шпонках можно принять 

величину зазора, при которой поворот корпуса подшипника в горизонтальной плоскости 

будет не больше допускаемого изменения уклона ригеля (поворота корпуса подшипника 

в вертикальной плоскости проходящей через ось турбины). 
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Рисунок 5.7 - Зависимость «допускаемого» температурного перекоса от величины зазора на продольных шпонках. 
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Допускаемая величина поворота корпуса подшипника относительно оси валопро-

вода в вертикальной плоскости составляет 0,5 мм/м [34]. Результат анализа показал, что 

если принять допускаемую величину поворота корпуса подшипника относительно оси 

валопровода в горизонтальной плоскости равной 0,2 мм/м, как допускаемую заводом-из-

готовителем величину изменения поворота корпуса подшипника в вертикальной плоско-

сти в соответствии с [107], то величина зазора на продольных шпонках для рассматрива-

емой модели может быть увеличена до 0,3 мм.  

При проектировании новых турбин целесообразно комплексно рассматривать вели-

чину зазоров на продольных шпонках и геометрические характеристики, обуславливаю-

щие величину коэффициента устойчивости. 

5.4.2. Влияние коэффициента устойчивости на зависимость величины суммарных 

усилий на продольных шпонках от температурного перекоса 

Также целесообразно рассмотреть влияние коэффициента устойчивости на допусти-

мую на величину суммарных усилий, приложенных к продольным шпонкам. На рисунке 

5.8 представлены результаты расчёта допустимых суммарных усилий для различных зна-

чений коэффициента устойчивости при величине зазора на продольных шпонках 0,05 мм. 

На рисунке 5.9 представлены результаты расчёта суммарных усилий для тех же зна-

чений коэффициента устойчивости при величине зазора на продольных шпонках 0,20 мм. 

Видно, что при малом зазоре на продольных шпонках величина коэффициента 

устойчивости оказывает малое влияние на величину «допустимого» температурного пе-

рекоса (отличие составляет примерно 1°С), но оказывает значительное влияние на вели-

чину суммарного усилия в зависимости от величины температурного перекоса на флан-

цах цилиндра. Так, при величине коэффициента устойчивости 1,5 и при зазоре 0,05 мм 

суммарные усилия на продольных шпонках достигнут величины 500 кН (50 985 кгс), что, 

как отмечалось ранее, примерно соответствует весовой нагрузке передаваемой  
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Рисунок 5.8 - Суммарные усилия на продольные шпонки при зазоре 0,05 мм и различных значениях коэффициента 

устойчивости 
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Рисунок 5.9 - Суммарные усилия на продольные шпонки при зазоре 0,20 мм и различных значениях коэффициента 

устойчивости 
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через корпус переднего подшипника на фундаментную раму, при величине температур-

ного перекоса 11°С. При величине коэффициента устойчивости равной 1 такое же усилие  

будет достигнуто при величине температурного перекоса 14°С, а при величине коэффи-

циента устойчивости 0,75 – при 18°С. 

При увеличении зазора на продольной шпонке картина меняется. В зависимости от 

коэффициента устойчивости, в соответствии с (5.19) величины «допустимого» темпера-

турного перекоса значительно разнятся. Но если рассматривать, при какой величине тем-

пературного перекоса величина суммарных усилий достигнет значения 500 кН 

(50 985 кгс), то видно, что при коэффициенте устойчивости 1 и 1,5 эта величина составит 

20°С, а для коэффициента устойчивости 0,75 – около 22°С. 

Поэтому при проектировании новых турбин необходимо тщательно взвешивать пре-

имущества тех или иных конструкторских решений. 

5.4.3. Влияние температурного перекоса на фланцах ЦВД на возникновение 

дополнительных усилий на продольных шпонках корпуса среднего подшипника 

На рисунке 5.10 представлены результаты расчётов по определению суммарных уси-

лий реакции со стороны продольных шпонок  на корпус среднего подшипника в зависи-

мости от величины температурного перекоса на фланцах ЦВД при различных зазорах на 

продольных шпонках. 

При величине зазора на продольных шпонках 0,05 мм дополнительные усилия, препят-

ствующие перемещению корпуса среднего подшипника по фундаментной раме, появля-

ются при величине температурного перекоса на фланцах ЦВД большей 5°С. При вели-

чине температурного перекоса около 22°С величина суммарного усилия достигнет значе-

ния 892 кН (91 000 кгс), что соответствует весовой нагрузке, передаваемой через корпус 

среднего подшипника на фундаментную раму.  

При величине зазора 0,20 мм дополнительные усилия появятся при величине темпе-

ратурного перекоса около 21°С, а значения равного весовой нагрузке – при величине тем-

пературного перекоса около 37°С. 
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Рисунок 5.10 - Суммарные усилия реакции со стороны продольных шпонок на корпус среднего подшипника 
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Исходя из анализа результатов выполненного расчётного исследования влияния тем-

пературного перекоса на фланцах ЦВД на появление дополнительных сил сопротивления 

перемещению корпуса среднего подшипника, можно сделать вывод, что температурный 

перекос на фланцах ЦВД в первую очередь оказывает влияние на перемещение корпуса 

переднего подшипника. 

5.4.4. Результаты анализа, выполненного с использованием аналитической модели 

Выполненный на основе разработанной модели анализ для двухцилиндровой тур-

бины с габаритами цилиндров и корпусов подшипников, близкими к габаритам ЦВД и 

ЦСД турбин семейства Т-100/120-130 ТМЗ, и с соответствующими весовыми нагрузками 

на корпуса переднего и среднего подшипников 490 кН (50 000 кгс) и 892 кН (91 000 кгс), 

показал: 

− при зазоре на продольных шпонках 0,05 мм контакт между пазом в корпусе пе-

реднего подшипника и продольными шпонками возникает при температурном пе-

рекосе чуть больше 2ºC; для корпуса среднего подшипника контакт по продоль-

ным шпонкам возникает при температурном перекосе около 5ºC; 

− при достижении допустимой по заводской инструкции по эксплуатации [142] раз-

ности температур в 10ºC величина сил, действующих со стороны корпуса перед-

него подшипника на каждую продольную шпонку, составит 162,5 кН (16 575 кгс); 

величина сил трения на продольных шпонках, при коэффициенте трения 0,3 [107] 

составит 97,5 кН (9 950 кгс), а суммарная сила трения по всем поверхностям со-

пряжения пары «фундаментная рама – корпус переднего подшипника», действу-

ющая на фундаментную раму, увеличивается более чем в полтора раза, с 147 кН 

(15 000 кгс) до 245 кН (25 000 кгс);  

− при разности температур в 20ºC, которая достаточно часто наблюдается во время 

проведения пусковых операций турбин, суммарная сила трения увеличивается бо-

лее чем вдвое, достигая величины 367 кН (37 440 кгс); 

− увеличение зазоров между корпусами подшипников и продольными шпонками 

приводит к снижению величины сил, действующих на продольные шпонки со сто-

роны корпусов подшипников при тех же значениях температурного перекоса. 
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Необходимо отметить, что реальная картина в силу принятых при построении мо-

дели допущений может несколько отличаться от полученной расчётным путём по пред-

ложенной модели: наличие зазоров на поперечных шпонках может увеличить величину 

температурного перекоса, при котором возникает контакт между корпусом подшипника 

и продольной шпонкой, а угловые перемещения лап цилиндров относительно корпусов 

подшипников, вызванные особенностями изменения теплового состояния цилиндров 

[44], наоборот, приведут к более раннему возникновению контакта; определённое влия-

ние на общую картину также будут оказывать контакты на вертикальных шпонках. 

5.5. Выводы 

1. Разработаны модели системы тепловых перемещений многоцилиндровой паро-

вой турбины, основанные на 2-х разных методах для определения сил, возникаю-

щих при взаимодействии её элементов. 

2. Исследование показало, что полученные в результате расчётов по обеим моделям 

значения величин усилий реакции, возникающих в паре «продольная шпонка – 

паз» переднего корпуса подшипника в результате наличия температурного пере-

коса на фланцах горизонтального разъёма цилиндра высокого давления, для ре-

ально встречающегося в эксплуатации диапазона температурного перекоса доста-

точно близки.  

3. Аналитическая модель может использоваться для оценки величин сил, возникаю-

щих на продольных шпонках переднего корпуса подшипника при температурном 

перекосе на фланцах сопряжённого с ним цилиндра высокого давления паровой 

турбины. 

4. Предложенный инструмент определения усилий на основе аналитической модели 

может быть использован заводами-изготовителями и специализированными орга-

низациями при проектировании новых паровых турбин и при реконструкции си-

стем тепловых перемещений турбин, находящихся в эксплуатации. 
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6. РАЗРАБОТКА И МОДЕРНИЗАЦИЯ КОНСТРУКЦИЙ НАПРАВЛЯЮЩИХ ОСЕВОГО ПЕРЕМЕ-

ЩЕНИЯ ВЫНОСНЫХ КОРПУСОВ ПОДШИПНИКОВ ДЛЯ ПОВЫШЕНИЯ НАДЁЖНОСТИ СИ-

СТЕМ ТЕПЛОВЫХ ПЕРЕМЕЩЕНИЙ ТУРБИН 

Результаты исследований, представленные в настоящей главе, опублико-

ваны в работах автора [171, 172, 174, 177]. 

В главе 3 было показано, что в процессе эксплуатации турбины при «диагональном» 

контакте в паре «корпус подшипника - продольные шпонки» практически всегда возни-

кают пластические деформации. В главах 4 и 5 обоснованы условия устойчивости СТП 

за счёт изменения геометрических параметров устройств сочленения и элементов тур-

бины. Другим способом исключить возникновение пластических деформаций в паре 

«корпус подшипника-продольные шпонки» являются конструкторские решения направ-

ляющих осевого перемещения. В настоящей главе в соответствии с предложенным в главе 

1 подходом обеспечения тепловых перемещений выносных корпусов подшипников как 

комплекса инженерных решений рассматриваются устройство, несущая способность и 

технологичность изготовления существующих вариантов конструкции направляющих 

осевого перемещения. На основе анализа существующих конструкций направляющих 

осевого перемещения и с учётом их недостатков разработана новая конструкция направ-

ляющих осевого перемещения выносных корпусов подшипников.   

6.1. Традиционные направляющие осевого перемещения (штатные неподвижные 

продольные шпонки) 

6.1.1. Моделирование пластических деформаций в паре «корпус подшипника-

продольные шпонки» 

Как было показано в главе 4, для обеспечения устойчивости СТП к внешнему воз-

действию достаточно выдержать определённое соотношение между геометрическими па-

раметрами элементов СТП. Анализ влияния температурного перекоса по фланцам цилин-

дра турбины на работу СТП с традиционной схемой сочленения цилиндра турбины с 
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корпусом подшипника, выполненный в главе 5, показал, что изменение геометрических 

характеристик сочленения не способно полностью предотвратить появление в местах 

контакта продольных шпонок и корпусов подшипников дополнительных сил, препят-

ствующих перемещению корпуса подшипника по фундаментной раме при тепловом рас-

ширении цилиндра турбины. 

Анализ результатов, полученных в результате расчётов с использованием анали-

тической модели, показал, что по мере увеличения величины температурного перекоса 

увеличивается и усилие, приложенное со стороны продольных шпонок к корпусу под-

шипника.  

Как отмечалось ранее в главе 1, продольные шпонки, применяемые в традицион-

ной СТП, имеют форму прямоугольной призмы, которая вставляется в паз, выполненный 

в фундаментной раме таким образом, чтобы продольная ось шпонки лежала в вертикаль-

ной плоскости, проходящей через ось турбины (рисунок 1.3). При угловом смещении кор-

пуса подшипника в горизонтальной плоскости относительно оси турбины контакт между 

продольными шпонками и боковыми поверхностями паза в подошве корпуса подшип-

ника будет происходить по линии касания вертикального ребра шпонки с гранью паза. 

Площадь контактной поверхности между продольной шпонкой и корпусом подшипника 

при традиционном исполнении СТП мала и не может обеспечить отсутствие пластиче-

ских деформаций в зоне контакта.  

Для того, чтобы в зоне контакта отсутствовали пластические деформации, должно 

выполняться условие: 

где 𝜎𝑖  – напряжения в зоне контакта; 

𝜎т – минимальный предел текучести для материалов, из которых изготовлены про-

дольная шпонка и корпус подшипника.  

или 

где 𝐻 – высота продольной шпонки в зоне контакта; 

𝑙к –длина зоны контакта.  

 𝜎𝑖 ≤ 𝜎т , (6.1) 

 
𝑁𝑖

𝐻 × 𝑙к
≤ 𝜎т  , (6.2) 
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Из выражения (6.2) для минимально необходимой длины зоны контакта [𝑙к ], при 

которой не возникает пластических деформаций, можно записать: 

На рисунке 6.1 представлена зависимость изменения минимально необходимой 

длины [𝑙к ] в зависимости от величины температурного перекоса по фланцам цилиндра 

высокого давления, построенная по результатам расчётов для аналитической модели с 

размерами, близкими к размерам СТП турбины Т-100/120-130 ТМЗ, рассмотренной в 

главе 5, с учётом увеличения зазора на продольных шпонках до 0,20 мм. Высота тради-

ционных продольных шпонок турбин семейства Т-100/120-130 ТМЗ составляет 30 мм. 

Глубина паза, в который вставляется продольная шпонка, составляет 10 мм. Длина про-

дольной шпонки 280 мм, ширина – 100 мм. Шпонка изготовлена из стали 45. Материал 

корпуса подшипника – сталь 20 (чугунные корпуса подшипников не рассматриваются, 

поскольку в настоящее время выносные корпуса подшипников все заводы-изготовители 

РФ изготавливают сварными). 

Видно, что при величине температурного перекоса 10°С, который допускается 

инструкциями по эксплуатации большинства турбин различных заводов – изготовителей, 

величина минимально необходимой длины зоны контакта составляет около 8 мм. Штат-

ные продольные шпонки не могут обеспечить такую величину, соответственно, уже при 

достаточно небольших величинах температурного перекоса на фланцах цилиндра тур-

бины могут возникать пластические деформации в паре «продольная шпонка – корпус 

подшипника». Твёрдость материала продольной шпонки (сталь 45) выше, чем твёрдость 

материала корпуса подшипника (сталь 20), поэтому грани продольных шпонок «вгрыза-

ются» в боковые поверхности паза в подошве корпуса подшипника О чём свидетель-

ствуют вмятины и натиры на боковых поверхностях паза (рисунок 3.15). Необходимо от-

метить, что при изготовлении корпусов подшипников из чугуна происходила «прира-

ботка» продольных шпонок (обмятие граней), поскольку твёрдость чугуна СЧ20 выше 

твёрдости стали 45.  

 

 [𝑙к] ≥
𝑁𝑖

𝜎т ×𝐻
. (6.3) 
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6.1.2. Несущая способность традиционной направляющей осевого перемещения 

Расчётная схема поперечного сечения штатной продольной шпонки представлена 

на рисунке 6.2. Поскольку продольная шпонка устанавливается в паз фундаментной рамы 

с натягом и прижимается к фундаментной раме винтами, то для целей оценки её силовых 

характеристик можно представить её как гребень высотой H, равной высоте выступаю-

щей из фундаментной рамы части продольной шпонки.  

Ширина гребня B равна ширине продольной шпонки. Длина гребня L (на схеме не пока-

зана) равна длине продольной шпонки. Принимаем допущение, что поперечное усилие 

со стороны корпуса подшипника действует по всей боковой поверхности выступающей 

части шпонки, т.е. корпус подшипника прилегает к обоим продольным шпонкам с одной 

стороны. Равнодействующая 𝑃поп распределённой нагрузки приложена на расстоянии 
𝐻

2
 

от основания гребня. 

Рисунок 6.1 Изменение минимально необходимой длины контактной  

поверхности 
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Допустимое поперечное усилие [𝑃поп] определяется из условия: 

где [𝑃поп
см ],  [𝑃поп

ср ] и [𝑃поп
изг] допустимые поперечные усилия, определяемые исходя из усло-

вий прочности на смятие, срез и изгиб, соответственно. 

Допустимое поперечное усилие, обусловленное условием прочности на смятие, 

определяется как: 

где [𝜎см] – допускаемое напряжение при смятии; 

𝐹бок- площадь боковой грани продольной шпонки, равная произведению высоты 

шпонки H на её длину L. 

Допустимое поперечное усилие, обусловленное условием прочности на срез, 

определяется как: 

где [𝜏ср] – допускаемое напряжение при срезе; 

𝐹осн- площадь основания гребня (продольной шпонки), равная произведению ширины 

шпонки B на её длину L. 

Допустимое поперечное усилие, исходя из условия прочности гребня на изгиб, 

определяется как: 

 [𝑃поп] = 𝑚𝑖𝑛([𝑃поп
см ]; [𝑃поп

ср ]; [𝑃поп
изг]), (6.4) 

 [𝑃поп
см ] = [𝜎см] × 𝐹бок, (6.5) 

 [𝑃поп
ср ] = [𝜏ср] × 𝐹осн, (6.6) 

Рисунок 6.2 - Расчётная схема поперечного сечения штатной про-

дольной шпонки. 
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где  [𝜎изг] – допускаемое напряжение при изгибе. 

Принимая величины допускаемых напряжений для стали 45 [𝜎см]= 300 МПа 

(3060 кгс/см2), [𝜏ср]= 125 МПа (1275 кгс/см2) и [𝜎изг] = 240 МПа (2450 кгс/см2), получаем, 

что для ранее представленных размеров продольной шпонки [𝑃поп
см ]=1680 кН (171,3 тс), 

[𝑃поп
ср ]=3498 кН (356,7 тс) и [𝑃поп

изг]=1119 кН (114,1 тс). Соответственно принимаем, что ве-

личина допустимого поперечного усилия [𝑃поп], прилагаемого к штатной поперечной 

шпонке применяемой в турбинах семейства Т-100/120-130 ТМЗ, не должна превышать 

1119 кН (114,1 тс). 

Анализ взаимодействия штатных продольных шпонок и выносного корпуса под-

шипника, как отмечалось ранее в главе 3, показал, что при эксплуатации турбины наибо-

лее вероятны варианты контакта продольной шпонки и боковой поверхности паза в по-

дошве выносного корпуса подшипников, когда корпус подшипника прилегает к шпонке 

не всей поверхностью. В этих случаях, если принять длину зоны контакта 2 мм, уже при 

величине поперечного усилия 8,42 кН (860 кгс) могут возникать пластические деформа-

ции, значительно увеличивающие силы сопротивления перемещению выносного корпуса 

подшипников по фундаментной раме. Подобное усилие, как видно из данных представ-

ленных на рисунке 6.1, может возникать при величине температурного перекоса по флан-

цам ЦВД турбины Т-100/120-130 ТМЗ около 9°С (с учётом величин зазоров по продоль-

ным шпонкам 0,20 мм). Необходимо отметить, что подобная разность температур, и даже 

более высокие её значения, достаточно часто наблюдается при пусках турбин. 

6.1.3. Технологичность изготовления традиционных направляющих осевого 

перемещения 

Как отмечалось ранее, традиционная продольная шпонка представляет собою 

простую прямоугольную призму, изготовление которой не представляет особой сложно-

сти. Устанавливается традиционная продольная шпонка с натягом в паз, выполненный в 

фундаментной раме, и крепится к фундаментной раме винтами. Паз в фундаментной раме 

 [𝑃поп
изг] =

[𝜎изг]×𝐿×𝐵
2

3𝐻
, (6.7) 
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выполняется обычно на продольно-строгальном или продольно-фрезеровальном станке. 

Вдоль оси турбины фундаментная рама вместе с корпусом подшипника выставляется на 

монтаже турбины [144, 145].  

6.1.4. Способы минимизации влияния температурного перекоса 

Величина формулярного зазора для турбин типа Т-100/120-130 ТМЗ, как показано 

в таблице 4.1, составляет от 0,05 до 0,06 мм. Исследования, выполненные в главах 4 и 5, 

показали, что величина формулярного зазора недостаточна для обеспечения устойчиво-

сти СТП. Корректировка зазора между продольной шпонкой и корпусом подшипника мо-

жет выполняться шабровкой боковых поверхностей шпонки, выступающих над фунда-

ментной верхней поверхностью фундаментной рамы. Изменение зазора должно произво-

диться очень аккуратно, выдерживая симметричность относительно оси шпонки. Одно-

стороннее или несимметричное снятие металла может снизить эффективность от меро-

приятий по увеличению зазоров на продольных шпонках. 

В то же время, как отмечалось ранее, реальная величина температурного перекоса 

по фланцам цилиндра турбины в реальных условиях может значительно превышать до-

пускаемые заводом- изготовителем значения. Соответственно, в этих случаях ранее рас-

смотренное увеличение зазоров на продольных шпонках не исключит возникновения 

пластических деформаций в паре «корпус подшипника – продольные шпонки». Автор 

считает, что имеется два способа снизить влияние температурного перекоса на возникно-

вение дополнительных сил сопротивления перемещению корпуса подшипника по фунда-

ментной раме: 

− изменение конструкции направляющих осевого перемещения; 

− управление температурным состоянием фланцев цилиндров турбины. 

Управление температурным состоянием фланцев цилиндров турбины в рамках 

настоящей работы не рассматривается. Разность температур фланцев можно откорректи-

ровать только нагревом более холодного фланца. Поскольку тепловые процессы имеют 

высокую инерционность, оперативное выравнивание температур фланцев является доста-

точно сложной задачей, требующей отдельного исследования. В рамках существующих 

традиционных конструкций цилиндров турбин целесообразно при выполнении пуско-
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наладочных работ тщательно настраивать систему обогрева фланцев и шпилек. Поэтому 

автор считает целесообразным рассмотреть в первую очередь возможности модерниза-

ции направляющих осевого перемещения.    

6.2. Модернизированные направляющие осевого перемещения  

Для исключения возникновения точечного контакта между корпусом подшип-

ника и продольной шпонкой различными организациями были предложены и реализо-

ваны конструкции направляющих осевого перемещения корпусов подшипников, в кото-

рых использован принцип поворотности, аналогично поворотным поперечным шпонкам 

[18, 48 -  51]: 

1. поворотные продольные шпонки ООО «Комтэк-Энергосервис» [65];  

2. продольные шпонки УТЗ новой конструкции (далее по тексту «продольные 

шпонки УТЗ»).  

Все вышеперечисленные устройства обладают своими достоинствами и недостат-

ками. При новом проектировании и при модернизации уже работающих турбин наиболее 

важными характеристиками направляющих осевого перемещения, определяющими воз-

можность их применения в конструкции турбины, являются: 

− предельное поперечное усилие (несущая способность), которое способно вос-

принимать устройство; 

− отсутствие возможности пластических деформаций в зоне контакта устрой-

ства и корпуса подшипников; 

− технологичность изготовления; 

− технологичность монтажа при выполнении модернизации действующих тур-

бин; 

− возможность корректировки, при необходимости, зазоров между устройством 

и корпусом подшипника. 

Для выполнения сравнительного анализа эксплуатационных характеристик 

направляющих осевого перемещения автором разработана специальная методика. Со-

гласно этой методике, сравнение отдельных эксплуатационных характеристик устройств 

сочленения может проводиться только среди устройств, предназначенных для 
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использования на однотипных (одинаковых) турбинах. Это требование обусловлено тем, 

что в зависимости от геометрических характеристик цилиндров турбин и корпусов под-

шипников могут значительно изменяться и требования, предъявляемые к устройствам. 

Основными параметрами, по которым оцениваются эксплуатационные характе-

ристики направляющих осевого перемещения, являются: 

− несущая способность устройства или усилие, передаваемое от корпуса под-

шипников на направляющую осевого перемещения без возникновения пластиче-

ских деформаций в элементах устройства; 

− требование наличия специального оборудования для изготовления узлов и де-

талей направляющих; 

− наличие дополнительных, по сравнению с призматическими продольными 

шпонками, требований по установке направляющих при выполнении модерниза-

ции системы тепловых расширений. 

В соответствии с принятой методикой сравнения и поскольку особенности кон-

струкции направляющих осевого перемещения зависят от типа турбины, для которой раз-

работаны, и являются «ноу-хау» разработчиков конструкций, при проведении сравни-

тельного анализа, с учётом схожести традиционных решений СТП для всех турбин, про-

изводящихся в РФ, автором принимаются следующие ограничения и допущения: 

− габаритные размеры устройств ограничены размерами аналогичных штатных 

устройств турбины Т-100/120-130 ТМЗ; 

− конструкционные материалы устройств при проведении сравнения принима-

ются аналогичными материалам, используемым в турбине Т-100/120-130 ТМЗ 

и её модернизациях; 

− рассматриваются направляющие осевого перемещения для выносного кор-

пуса переднего подшипника; 

− величина температурного перекоса по фланцам цилиндра турбины оценива-

ется исходя из данных, полученных с использованием аналитической модели, 

рассмотренной в главе 5. 

При проведении анализа конструкций направляющих осевого перемещения рас-

сматривались технологии их установки в фундаментную раму, предельные нагрузки из 

условия недопущения пластических деформаций и величины температурного перекоса 
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по фланцам цилиндра турбины, при которых могут возникнуть пластические деформации 

в узле сочленения (собственно направляющие и сопрягаемые с ними элементы турбины). 

6.2.1. Поворотные продольные шпонки ООО «Комтек-Энергосервис» 

6.2.1.1 Конструкция продольных шпонок ООО «Комтек-Энергосервис» 

Предприятием ООО «Комтек-Энергосервис», как упоминалось ранее в  

разделе 1.3.3, при выполнении работ на турбине Т-180-130 ЛМЗ Вильнюсской электро-

станции была предложена конструкция поворотных продольных шпонок, аналогичная 

поворотным поперечным шпонкам. Общий вид продольных шпонок ООО «Комтек-Энер-

госервис» представлен на рисунке 1.29. 

Из представленного рисунка видно, что при выполнении работ по модернизации 

этого узла СТП была выполнена дополнительная обработка фундаментной рамы с уста-

новкой по оси паза под штатные продольные шпонки специальных стаканов, в которых 

размещается поворотная часть.  

6.2.1.2 Несущая способность поворотной продольной шпонки  

ООО «Комтек-Энергосервис» 

Рассмотрим прочностные характеристики поворотной части конструкции 

ООО «Комтек-Энергосервис». Расчётная схема поворотной части представлена на  

рисунке 6.3. Она практически полностью идентична расчётной схеме поворотной попе-

речной шпонки [44]. Прочностные характеристика стакана, в который устанавливается 

поворотная часть, в настоящей работе не рассматриваются. 
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Из рисунка 1.29 видно, что диаметр шипа поворотной части D равен ширине паза 

под штатную продольную шпонку. Как упоминалось ранее, ширина этого паза обычно 

составляет 100 мм. Высота шипа составляет примерно половину высоты фундаментной 

рамы. Для турбины Т-100/120-130 ТМЗ высота фундаментной рамы составляет 300 мм. 

Поэтому для целей анализа принимаем высоту шипа h=150 мм. Соответственно, рассто-

яние «𝑒» от центра тяжести шипа О1 до поверхности скольжения корпуса подшипника 

составит 75 мм. Поскольку боковая поверхность паза в подошве корпуса подшипника 

прилегает к призматической части шпонки по всей грани, то можно принять, что высота 

приложения поперечного усилия 𝑃поп равна половине высоты H призматической части 

продольной поворотной шпонки. Высоту H принимаем равной 20 мм (высоте выступаю-

щей над фундаментной рамой части штатной продольной шпонки). Ширину B и длину L 

призматической части также принимаем такими же, как и для штатной продольной 

Рисунок 6.3 - Расчётная схема поворотной части продольной шпонки  

ООО «Комтек-Энергосервис» 
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шпонки. Материал стакана и поворотной части, исходя из опыта изготовления и эксплу-

атации поворотных поперечных шпонок, принимаем сталь 40Х. 

Условие прочности на смятие для шипа при осевом нагружении поворотного зуба 

можно записать как 

где 𝑀опр - опрокидывающий момент, действующий на шип после опрокидывания пово-

ротной части относительно ребра 0; 

𝐹к – площадь проекции цилиндрической поверхности сопряжения шипа и стакана на 

вертикальную плоскость;  

𝐽цт - момент инерции проекции поверхности сопряжения шипа и стакана на верти-

кальную плоскость относительно горизонтальной оси проходящей через центр 

тяжести проекции. 

Опрокидывающий момент 𝑀опр, действующий на шип после опрокидывания по-

воротной части относительно ребра 0, определяется как 

Условие прочности для напряжений среза в шипе записывается как 

где 𝐹шип– площадь поперечного сечения шипа. 

Условие прочности для изгибных напряжений в шипе выглядит как 

 

где 𝑊шип– момент сопротивления поперечного сечения шипа. 

Принимая величины допускаемых напряжений для стали 40Х [𝜎см] = 394 МПа 

(4000 кгс/см2), [𝜏ср] = 158 МПа (1600 кгс/см2) и [𝜎изг] = 355 МПа (3600 кгс/см2) получаем, 

что для ранее представленных размеров поворотной продольной шпонки [𝑃поп
см ]= 1338 кН 

(136.4 тс), [𝑃поп
ср ]= 1233 кН (125,7 тс) и [𝑃поп

изг]= 408 кН (41,6 тс). 

 [𝜎см] ≥ 𝜎см =
𝑃поп

𝐹к
+

𝑀опр×𝑒

𝐽цт
, (6.8) 

 𝑀опр = 𝑃поп (
1

2
𝐻 + 𝑒). (6.9) 

 [𝜏ср] ≥ 𝜏ср =
𝑃поп

𝐹шип
, (6.10) 

 [𝜎изг] ≥ 𝜎изг =
𝑀опр

𝑊шип
, (6.11) 
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Соответственно принимаем, что величина допустимого поперечного усилия 

[𝑃поп], прилагаемого к поворотной поперечной шпонке, размеры которой приняты исходя 

из применения в конструкции СТП турбины Т-100/120-130 ТМЗ, не должна превышать 

408 кН (41,6 тс). Такая величина допустимого поперечного усилия для ЦВД турбины Т-

100/120-130 ТМЗ соответствует температурному перекосу около 28 градусов  

(с учётом величин зазоров по продольным шпонкам, как и предыдущем примере, 

0,20 мм). Такая разность температур по фланцам ЦВД является недопустимой по завод-

ским инструкциям на турбины, но неоднократно наблюдалась автором при пусках тур-

бин.  

Таким образом, при применении продольных поворотных шпонок ООО «Комтек-

Энергосервис» критически важным с точки зрения прочности элементов устройства ста-

новится соблюдение требований инструкции завода-изготовителя в части величины тем-

пературного перекоса по фланцам цилиндра турбины. 

6.2.1.3 Технологичность изготовления поворотных продольных шпонок и 

модернизации турбины 

Анализируя конструкцию поворотных продольных шпонок ООО «Комтек-Энер-

госервис» с точки зрения технологичности их изготовления необходимо отметить, что 

каких-либо особых требований к составу оборудования для их изготовления и его точно-

сти нет. 

Установка устройства в фундаментную раму существующих турбин требует де-

монтажа фундаментной рамы и выполнения дополнительной обработки в стационарных 

заводских условиях. С учётом того, что фундаментная рама на 2/3 высоты заливается бе-

тоном, организовать выемку в бетоне внутреннего пространства фундаментной рамы под 

стакан поворотной продольной шпонки будет достаточно сложной задачей. 

Установка модернизированной фундаментной рамы на фундамент и её центровка 

должны выполняться так же, как и для оригинальной фундаментной рамы со штатными 

продольными шпонками.  

Корректировка величины зазора между корпусом подшипника и продольной 

шпонкой, как видно из рисунка 1.29, осуществляется дистанционными пластинами. 
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6.2.2. Продольная шпонка УТЗ 

В развитие конструкции продольных шпонок на новых турбинах УТЗ реализована 

конструкция продольной шпонки с элементом поворотности, представленная на рисунке 

1.30. 

Шпонка, как видно из рисунка, имеет ромбовидную форму, аналогичную ромбо-

видным поперечным шпонкам [34]. Паз в фундаментной раме остался без изменений по 

сравнению с традиционной СТП. В пазе шпонка крепится одной осью, диаметр которой 

составляет примерно четверть от ширины паза. Для обеспечения поворотности между 

шпонкой и боковыми стенками паза организованы зазоры.  

6.2.2.1 Несущая способность и прочностные характеристики продольных шпонок УТЗ 

Расчётная схема взаимодействия корпуса подшипника и продольных шпонок УТЗ 

представлена на рисунке 6.4. При анализе схемы принимается допущение, что все зазоры 

первоначально симметричны относительно оси турбины.  Графический анализ схемы вза-

имодействия продольных шпонок УТЗ и корпуса подшипников показал: для обеспечения 

полного прилегания боковой грани продольной шпонки УТЗ к боковой поверхности паза 

в подошве корпуса подшипник при угловом смещении корпуса подшипника относи-

тельно оси турбины необходимо, чтобы  соблюдалось условие: 

 𝛾шп ≥ 𝛾кп, (6.12) 

где 𝛾шп– предельный угол поворота шпонки УТЗ относительно собственной оси; 

𝛾кп– угол поворота корпуса подшипника относительно осей шпонок УТЗ. 

Величина предельного угла поворота шпонки УТЗ определяется как: 

где 𝜕шп – зазор между шпонкой УТЗ и пазом в фундаментной раме;  

𝐿шп – длина боковой грани шпонки УТЗ (без учёта ромбовидных частей).  

 

 

 𝛾шп =
2𝜕шп

𝐿шп
, (6.13) 
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Величина предельного угла поворота корпуса подшипника относительно осей 

шпонок УТЗ определяется как: 

где 𝜕кп – зазор между шпонкой УТЗ и пазом в подошве корпуса подшипника с одной сто-

роны (половина суммарного зазора между шпонкой и корпусом подшипника);  

𝐿кп– расстояние между осями продольных шпонок УТЗ.  

С учётом выражений (6.13) и (6.14) выражение (6.12) можно записать как: 

 𝛾кп =
2𝜕кп

𝐿кп
, (6.14) 

 𝜕шп ≥
𝜕кп×𝐿шп

𝐿кп
. (6.15) 

Рисунок 6.4 - Расчётная схема продольной шпонки УТЗ 
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При несоблюдении этого условия, как и для штатных продольных шпонок, воз-

можен вариант взаимодействия шпонок УТЗ и корпуса подшипников (рисунок 6.5), когда 

возникает «точечный» контакт одной из граней шпонки УТЗ с боковой поверхностью 

паза в подошве корпуса подшипника. Места «точечного» контакта на рисунке обведены 

красным. Схема взаимодействия шпонок УТЗ и корпуса подшипника в этом случае прак-

тически не будет отличаться от схемы взаимодействия корпуса подшипника со штатной 

шпонкой.   

Если условие (6.15) соблюдается, то взаимодействие корпуса подшипника и про-

дольной шпонки УТЗ имеет две фазы. Во время первой фазы (рисунок 6.6, а), при смеще-

нии корпуса подшипников на угол 𝛾кп, шпонка УТЗ и паз в подошве корпуса подшипни-

ков вступают в контакт по всей длине боковой грани. Усилие на ось шпонки со стороны 

корпуса подшипника до этого момента отсутствует. Во время второй фазы шпонки УТЗ 

«дожимаются» до контакта с пазом в фундаментной раме (рисунок 6.6, б).  

Поперечное усилие от корпуса подшипника через тело шпонки УТЗ передаётся 

на её ось. Под действием поперечного усилия шпонка «опрокидывается» и происходит 

изгиб оси до возникновения контакта боковой грани шпонки с поверхностью паза фунда-

ментной рамы. После возникновения контакта между шпонкой и боковой поверхностью 

паза в фундаментной раме шпонка работает практически как штатная продольная 

шпонка. Дальнейшее увеличение температурного перекоса может привести к появлению 

пластических деформаций именно в зоне контакта между шпонкой и фундаментной 

Рисунок 6.5 - Взаимодействие шпонок УТЗ и корпуса подшипника при не-

достаточном зазоре между шпонкой и пазом в фундаментной раме 
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рамой, но длина зоны контакта шпонки и корпуса подшипника будет оставаться постоян-

ной.  

 

На рисунке 6.7 представлена схема взаимодействия элементов шпонки УТЗ, кор-

пуса подшипников и фундаментной рамы в конце второй фазы. 

Рисунок 6.6 - Взаимодействие элементов сочленения в конце второй фазы 

Рисунок 6.7 - Фазы взаимодействия шпонок УТЗ и корпуса подшипника  

а) 

б) 
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Величина перемещения сечения оси шпонки УТЗ на высоте 𝐻2 от её заделки (пе-

ремещение до достижения контакта шпонки УТЗ и фундаментной рамы) определяется из 

выражения: 

Поскольку поперечное усилие от корпуса подшипника передаётся на ось шпонки 

УТЗ через её тело, то ось шпонки целесообразно рассматривать как балку с защемлённым 

концом, к которой приложена распределённая нагрузка 𝑞 =
𝑃поп

𝐻1
. 

Тогда, из уравнения упругой линии для такой балки можно оценить величину рас-

пределённой нагрузки и, соответственно, величину поперечного усилия, приложенного к 

шпонке УТЗ, при котором возникает контакт между шпонкой и фундаментной рамой: 

На основе измерений продольной шпонки одной из турбин УТЗ, представленной 

ранее на фотографии (рисунок 1.30), можно для целей выполняемого анализа принять: 

диаметр D оси шпонки УТЗ равен 25 мм; высота Н1 составляет 25 мм; высота Н2 состав-

ляет 10 мм; зазор 𝜕шп равен 0,05 мм; величина зазора 𝜕кп составляет 0,075 мм (суммарный 

зазор 0,15мм); длина боковой грани шпонки составляет 100 мм и расстояние между осями 

шпонок принимаем 1500 мм. В результате из выражений (6.16) и (6.17) получаем, что 

величина поперечного усилия, приложенного к шпонке УТЗ, составит около 323 кН 

(33 000 кгс). Тогда максимальное напряжение изгиба в оси шпонки составит около 

265 МПа (2 700 кгс/см2). Соответственно, материал оси должен выбираться таким обра-

зом, чтобы гарантированно не происходило пластических деформаций оси шпонки УТЗ 

во время эксплуатации. Также необходимо отметить, что по оценке, выполненной с ис-

пользованием ранее упомянутой аналитической модели, подобное усилие для турбин 

типа Т-100/120-130 может возникать при величине температурного перекоса по фланцам 

ЦВД в 24°С. 

Необходимо отметить ещё один аспект работы продольных шпонок УТЗ. Как 

видно из рисунка 6.7, при «опрокидывании» шпонки УТЗ поперечное усилие приложено 

только по линии контакта грани паза корпуса подшипника и боковой поверхности 

шпонки. В этом случае возможны пластические деформации грани паза корпуса 

 𝜕доп = 𝜕шп −
𝜕кп×𝐿шп

𝐿кп
. (6.16) 

 𝑃поп =
𝐻1×𝜕доп×12𝐸𝐽𝑥

2𝐻1𝐻2
3−3𝐻1

2𝐻2
2−

𝐻2
4

2

. (6.17) 
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подшипника, препятствующие перемещению корпуса подшипников по фундаментной 

раме. Например, при величине поперечного усилия 323 кН (33 000 кгс), исходя из длины 

боковой поверхности тела шпонки УТЗ 100 мм и изготовления корпуса подшипника из 

стали 20, получаем, что ширина контактной поверхности шпонки и корпуса подшипника, 

при которой напряжения смятия не превышают допустимых пределов, должна быть не 

менее 16 мм, что практически нереально. О том, что во время эксплуатации турбины про-

дольные шпонки УТЗ испытывают пластические деформации, указывает характер нати-

ров (рисунок 3.16), расположенных только в верхней части тела шпонки. Тем не менее, 

если предположить, что контакт осуществляется по всей боковой поверхности шпонки 

УТЗ, то исходя из принятых размеров и условия прочности на смятие получим, что вели-

чина допускаемого поперечного усилия, при котором отсутствуют пластические дефор-

мации в зоне контакта шпонки и корпуса подшипника составит 784 кН (80 000 кгс). Такое 

поперечное усилие соответствует величине температурного перекоса 46°С. 

6.2.2.2 Технологичность изготовления и выполнения модернизации фундаментной 

рамы под шпонки УТЗ 

С точки зрения сохранения существующих технологий изготовления фундамент-

ных рам продольные шпонки УТЗ практически не отличаются от традиционных непо-

движных продольных шпонок. Изготовление и обработка фундаментной рамы и шпонок 

выполняется на заводе-изготовителе на том же оборудовании, что и традиционные 

шпонки, и рама. 

Для установки шпонок УТЗ при модернизации существующих турбин достаточно 

в пазе фундаментной рамы просверлить отверстия для запрессовки осей. Необходимо при 

этом отметить, что отверстия для запрессовки осей должны располагаться строго по оси 

турбины и очень тщательно должны быть соблюдены боковые зазоры между телом 

шпонки и боковой поверхностью паза в фундаментной раме. Недостаточная величина за-

зора приведёт к тому, что недостатки штатных шпонок проявятся и на новых шпонках 

УТЗ. Чрезмерная величина зазора может привести к возникновению пластических дефор-

маций оси шпонки. Кроме того, напряжения на контактных поверхностях могут превы-

сить допустимые значения, что приведёт к появлению пластических деформаций и 
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появлению нерасчётных сил, препятствующих перемещению корпуса подшипника по 

фундаментной раме.  

Автор считает необходимым, для тех турбин, где применяются такие шпонки, ре-

монтные формуляры дополнять сведениями о боковом зазоре между телом шпонки и па-

зом в фундаментной раме. 

Также необходимо отметить, что для надёжного крепления оси шпонки УТЗ це-

лесообразно отверстие под её установку выполнить и в нижней плите фундаментной 

рамы, которая, как отмечалось ранее, залита бетоном. Поэтому при модернизации и тех-

ническом перевооружении турбин целесообразно полностью перемонтировать фунда-

ментные рамы, а их дообработку выполнять в заводских условиях. 

6.2.3. Анализ модернизированных конструкций  

Анализ конструкторских решений, использованных в вышерассмотренных мо-

дернизированных направляющих осевого перемещения, использующих принцип пово-

ротности, выявил следующие недостатки: 

1. Несущая способность поворотных продольных шпонок ООО «Комтэк-Энергосер-

вис» ограничена прочностью поворотной части. В частности, величиной допусти-

мого напряжения при изгибе шипа.  Для увеличения несущей способности необхо-

димо уменьшать величину опрокидывающего момента 𝑀опр, и/или увеличивать мо-

мент сопротивления поперечного сечения шипа 𝑊шип. Величина опрокидывающего 

момента, при неизменных значениях поперечного усилия 𝑃поп и высоты H призмати-

ческой части продольной поворотной шпонки, зависит от расстояния 𝑒 от центра тя-

жести шипа О1 до поверхности скольжения корпуса подшипника. Т.е. необходимо 

увеличивать диаметр шипа и уменьшать его высоту.  

2. К недостаткам продольных шпонок УТЗ следует отнести ограничение поворота ве-

личиной зазора между пазом в фундаментной раме и собственно шпонкой. При не-

достаточной величине зазора взаимодействие продольных шпонок УТЗ и корпуса 

подшипника практически не отличается от взаимодействия корпуса подшипника со 

штатными неподвижными продольными шпонками. При чрезмерной величине за-

зора деформируется ось шпонки. Соответственно, материал оси необходимо 
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выбирать из условия обеспечения прочности при таких деформациях.  

6.3. Разработка конструкции дисковой направляющей осевого перемещения 

выносного корпуса подшипника  

6.3.1. Конструкция устройства 

По результатам анализа выявленных недостатков ранее рассмотренных направ-

ляющих осевого перемещения предложена и защищена авторским свидетельством кон-

струкция дисковой направляющей осевого перемещения. Конструкция разработана на 

основе принципов, применённых в конструкции поперечной дисковой шпонки [51]. Об-

щий вид дисковой направляющей выносного корпуса подшипника представлен на ри-

сунке 6.8. 

Дисковая направляющая 1 представляет собой поворотную часть в виде прямого 

кругового цилиндра 2, на котором, заедино с ней, выполнен гребень 3, в виде прямоуголь-

ной призмы. Диаметр поворотной части направляющей превышает ширину гребня. В 

фундаментной раме 4 выполнено отверстие 5, в котором заподлицо заглублена поворот-

ная часть направляющей. В опорной поверхности выносного корпуса подшипника 6, как 

и для штатных продольных шпонок, выполнен паз 7, который сопрягается с гребнем 3 

направляющей. Дисковые направляющие располагаются на фундаментной раме таким 

образом, что продольная ось гребня лежит в вертикальной плоскости, проходящей через 

ось турбины. При повороте корпуса подшипника в горизонтальной плоскости поворотная 

часть дисковой направляющей, под действием сил приложенных к гребню, повернётся в 

отверстии фундаментной рамы, и поверхность гребня всегда будет прилегать к сопрягае-

мой поверхности паза в опорной поверхности корпуса. От «выворачивания» цилиндри-

ческой части из отверстия в фундаментной раме относительно ребра «О» (рисунок 6.9) 

препятствует сам корпус подшипника.  
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Рисунок 6.8 - Дисковая направляющая выносного корпуса подшипника 
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6.3.2. Несущая способность дисковой направляющей 

Расчётная схема дисковой направляющей представлена на рисунке 6.9. Прини-

маем, что диаметр D цилиндрической части дисковой направляющей равен длине штат-

ной шпонки и составляет 300 мм. Высота цилиндрической части h равна глубине заделки 

штатной продольной шпонки и составляет 10 мм. Высота гребня H определяется глуби-

ной паза в подошве корпуса подшипников, соответствует высоте выступающей части 

штатной шпонки и составляет 20 мм. То же относится и к ширине гребня B. Его размер 

принимаем 100 мм. Материал самой дисковой направляющей принимаем сталь 45. Ма-

териал фундаментной рамы и корпуса подшипника, как и у турбины Т-100/120-130 УТЗ, 

принимаем сталь 20.  

Критическим сечением цилиндрической части дисковой направляющей, опреде-

ляющей допускаемую величину поперечного усилия, является сечение на границе гребня 

(сечение I-I рисунка 6.9). Поперечное усилие 𝑃поп стремится «вывернуть» дисковую 

Рисунок 6.9 - Расчётная схема дисковой направляющей осевого перемеще-

ния 
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направляющую из отверстия в фундаментной раме, повернуть гребень, «порвать» цилин-

дрическую часть направляющей по линии контакта.  

Условие прочности на срез для вышеуказанных критических сечений: 

где 𝑃ср – величина реакции на линии контакта цилиндрической части дисковой направля-

ющей и гранью паза корпуса подшипника; 

 𝐹𝐼−𝐼– площадь поперечного сечения на линии контакта цилиндрической части диско-

вой направляющей и грани паза корпуса подшипника. 

Величина 𝑃ср определяется из условия равновесия: 

Площадь поперечного сечения на линии контакта цилиндрической части диско-

вой направляющей и гранью паза корпуса подшипника определяется как: 

Из выражений (5.18), (5.19) и (5.20) получаем допустимую величину поперечного 

усилия, обусловленного условием прочности на срез в сечении I-I: 

Исходя из ранее принятых для целей настоящего анализа характеристик диско-

вой направляющей получаем, что величина [𝑃поп
𝐼−𝐼] составляет 3 467 кН (353,5 тс). Полу-

ченное значение значительно превышает величины допустимых значений для штатной 

продольной шпонки. 

Очевидно, что определяющим величину предельного поперечного усилия будет 

условие прочности на смятие по поверхностям контакта с фундаментной рамой и с кор-

пусом подшипников. Поскольку площадь контакта корпуса подшипника и гребня диско-

вой направляющей в два раза больше площади проекции цилиндрической поверхности 

сопряжения дисковой направляющей и фундаментной рамы 𝐹цил, то определяющим, в 

данном случае, будет именно условие прочности на смятие для контактной поверхности 

 [𝜏ср] ≥ 𝜏ср =
𝑃ср

𝐹𝐼−𝐼
, (6.18) 

 𝑃поп ×
𝐻

2
− 𝑃ср × 𝐵 = 0. (6.19) 

 𝐹𝐼−𝐼 = ℎ × 2√(
𝐷

2
)
2

− (
𝐵

2
)
2

. (6.20) 

 [𝑃поп
𝐼−𝐼] =  [𝜏ср]

2𝐵ℎ

𝐻
× √𝐷2 − 𝐵2. (6.21) 
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фундаментной рамы и дисковой направляющей: 

Соответственно, для рассматриваемого случая получаем [𝑃поп] = 618 кН (63 тс). 

Поскольку толщина листа, используемого при изготовлении верхней поверхности фун-

даментной рамы, составляет 50 мм, высоту h можно увеличить до высоты гребня 

H = 20 мм. В этом случае предельное поперечное усилие будет обусловлено условием 

прочности на смятие боковой поверхности паза в подошве корпуса подшипника при кон-

такте с дисковой направляющей. Для рассматриваемого варианта она составит 1 236 кН 

(126 тс). Такая величина усилий на направляющую, по оценке выполненной на основа-

нии ранее рассмотренной аналитической модели, может возникнуть при величине тем-

пературного перекоса на фланцах цилиндра около 70°С. 

6.3.3. Технологичность изготовления и модернизации 

Для изготовления поворотной части дисковой направляющей, как и для ранее 

рассмотренных вариантов направляющих осевого перемещения, не требуется какого-

либо специализированного оборудования и станков. 

При изготовлении новых фундаментных рам с дисковыми направляющими также 

не требуется специализированного оборудования.  

В отличие от вариантов направляющих ООО «Комтек-Энергосервис» и УТЗ, дис-

ковые направляющие принципиально могут быть установлены в условиях станции без 

демонтажа фундаментной рамы, поскольку не требуют закрепления в нижней плите фун-

даментной рамы. 

6.4. Сравнение эксплуатационных характеристик направляющих осевого 

перемещения различных конструкций 

Основные результаты сравнительного анализа ранее рассмотренных 

 [𝜎см] ≥ 𝜎см =  
𝑃поп

𝐹цил
. (6.22) 
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конструкций направляющих осевого перемещения представлены в таблице 6.1. Сравни-

вались следующие параметры конструкций:  

1 величина допустимого поперечного усилия из условия прочности самой кон-

струкции; 

2 величина допустимого поперечного усилия условия отсутствия пластических де-

формаций на поверхностях контакта направляющих и корпусов подшипников; 

3  величина допустимого температурного перекоса по фланцам цилиндра турбины 

определённая из условия отсутствия пластических деформаций на поверхностях 

контакта направляющих и корпусов подшипников; 

4 возможность выполнения модернизации без демонтажа фундаментных рам.  

Таблица 6.1 - Основные эксплуатационные характеристики направляющих осевого пере-

мещения 

Направляющая 

Допустимое поперечное уси-

лие, кН (кгс) 
Допустимый 

температур-

ный перекос 

по фланцам, 

°С 

Демонтаж фун-

даментной рамы 

при модерниза-

ции 
по условию 

прочности 

по пластиче-

ским деформа-

циям в элемен-

тах устройства 

Традиционная  

(штатная) продольная 

шпонка 

1 119 

(114 100) 

8,42  

(860) 
9  

Поворотные  

продольные шпонки 

ООО «Комтек-Энер-

госервис» 

408 (41 600) 408 (41 600) 28 да 

Продольная шпонка 

УТЗ 

1 119 

(114 100) 
784 (80 000) 46 Не требуется 

Дисковая направляю-

щая 

3 467 

(353 500) 
618 (63 000) 70 Не требуется 

 

Полученные результаты показывают, что с точки зрения устойчивости к повы-

шенным поперечным усилиям наилучшие результаты показывает дисковая направляю-

щая выносного корпуса подшипников. Внедрение дисковой направляющей при модер-

низации существующих турбин сдерживает необходимость специальной оснастки для 

дополнительной обработки фундаментных рам. Для новых турбин применение дисковой 

направляющей сложности не должно вызывать. Установка турбины на фундаментные 

рамы с дисковыми направляющими не отличается от установки турбин на фундаментные 
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рамы с традиционными штатными продольными шпонками. Также корпус подшипника 

на время выставления скрепляется с фундаментной рамой и выставляется на постоянных 

подкладках. После центровки турбины фундаментная рама притягивается анкерными 

шпильками и бетонируется. 

С точки зрения сохранения существующих технологий изготовления фундамент-

ных рам явным преимуществом обладают продольные шпонки УТЗ. Для их установки 

достаточно в пазе фундаментной рамы просверлить отверстия для запрессовки осей. 

Необходимо при этом отметить, что очень тщательно должны быть соблюдены боковые 

зазоры между телом шпонки и боковой поверхностью паза в фундаментной раме. Недо-

статочная величина зазора приведёт к тому, что недостатки штатных шпонок проявятся 

и на новых шпонках. Чрезмерная величина зазора может привести к возникновению пла-

стических деформаций оси шпонки. Кроме того, напряжения на контактных поверхно-

стях могут превысить допустимые значения, что приведёт к появлению пластических де-

формаций и появлению нерасчётных сил, препятствующих перемещению корпуса под-

шипника по фундаментной раме. Автор считает необходимым, для тех турбин, где реа-

лизованы такие шпонки, ремонтные формуляры дополнить сведениями о боковом зазоре 

между телом шпонки и пазом в фундаментной раме. 

6.5. Выводы  

1. Все рассмотренные конструкции модернизированных продольных шпонок поз-

воляют исключить возникновение пластических деформаций в узле сочленения фунда-

ментной рамы и выносного корпуса подшипников при регламентированной в большин-

стве инструкций по эксплуатации турбин величине температурного перекоса 20°С. 

2. Конструкция продольных шпонок УТЗ не требует изменения технологии изго-

товления фундаментных рам. 

3. Для вновь изготавливаемых турбин целесообразно применение дисковых 

направляющих осевого перемещения. 
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7. РАЗРАБОТКА КОНЦЕПЦИИ ДИАГНОСТИРОВАНИЯ ПРИЧИН НАРУШЕНИЙ В РАБОТЕ СИ-

СТЕМЫ ТЕПЛОВЫХ ПЕРЕМЕЩЕНИЙ ВЫНОСНЫХ КОРПУСОВ ПОДШИПНИКОВ 

Результаты исследований, представленные в настоящей главе, опубликованы 

в работах автора [159-161, 166,179]. 

В главе 1 дано определение организации системы тепловых перемещений выносных 

корпусов подшипников турбины, как системы, включающей совокупность проектных, 

модельных, конструктивных, технологических и информационных решений, включаю-

щих в себя организацию контроля тепловых перемещений и диагностику нарушений (де-

фектов) СТП. В предыдущих главах рассмотрены инженерные решения по повышению 

надёжности СТП паровой турбины. Информационные решения, предложенные автором, 

включают в себя организацию контроля тепловых перемещений и разработку алгоритмов 

выявления нарушений тепловых перемещений и их причин. В настоящей главе рассмот-

рены вопросы организации контроля параметров состояния турбины в необходимом для 

диагностики СТП объёме и концепция автоматизированного выявления дефектов СТП. 

Одной из важнейших задач, возникающих в процессе эксплуатации паровых тур-

бин, является своевременное выявление (диагностика) возникновения дефектов в работе 

оборудования, в частности, в работе СТП. Опыт проведения обследований СТП различ-

ных турбоагрегатов показал, что представленный в главе 1 комплекс мер по нормализа-

ции тепловых перемещений позволяет устранить дефекты работы СТП. Но достаточно 

часто, как правило, в течение 10-20 тысяч часов после первого пуска после монтажа или 

капитального ремонта, дефекты могут вновь проявиться. Кроме того, при эксплуатации 

некоторых недавно введённых в строй турбин, как было показано ранее, несмотря на при-

менение новых технических решений (поверхности скольжения с низким коэффициентом 

трения, поворотные поперечные шпонки и т.д.), возникают проблемы связанные с затруд-

нениями в работе СТП. Причинами этого, как показали выполненные автором исследова-

ния, практически во всех случаях, являлись:  

− отклонения от конструкторской документации, допущенные при монтаже или ре-

монте турбины;  

− усилия, действующие на турбину со стороны присоединённых трубопроводов; 

− несоблюдение режимов эксплуатации.  
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Кроме того, в главе 4 было показано, что в процессе эксплуатации турбин с тра-

диционной СТП и с неподвижными поперечными шпонками изменяются характеристики 

устойчивости системы к внешнему воздействию.  

Реализация современной концепции ремонта оборудования тепловой электро-

станции «по состоянию» возможна и целесообразна только при наличии технических 

средств контроля и диагностики состояния всех систем оборудования. 

Несмотря на всю важность нормального функционирования СТП, мониторингу и 

диагностике её состояния в процессе эксплуатации турбоагрегатов обычно уделяется не-

достаточно внимания. До недавнего времени отсутствовали какие-либо системы автома-

тической или автоматизированной диагностики СТП. Диагностирование дефектов и их 

причин обычно проводится на основе обследования выполняемого с использованием пе-

реносного оборудования [120, 143] уже после возникновения и проявления нарушений.  

Автором предложена концепция создания автоматизированной диагностики 

СТП. Диагностику состояния оборудования, применительно к СТП, можно разделить на 

оперативную и постоперативную. Оперативная диагностика выполняется в автоматиче-

ском режиме в процессе эксплуатации турбины и позволяет выявить возникновение от-

клонений параметров текущего состояния оборудования от заданных расчётных парамет-

ров состояния, т.е. фиксируется появление некоего события или комплекса событий сви-

детельствующих о появлении нарушений. Постоперативная диагностика выполняется 

экспертом на основе анализа данных, полученных при выполнении оперативной диагно-

стики и обработки информации, содержащейся в базе данных, сформированной за время 

эксплуатации турбины. Задачей постоперативной диагностики является определение 

причины возникновения отклонений. 

В настоящее время практически все параметры работы новых паротурбинных 

установок  или паротурбинных установок после технического перевооружения регистри-

руются и архивируются в автоматизированных системах управления технологическим 

процессом (АСУ ТП) или в специализированных подсистемах контроля параметров, 

например в автоматизированных системах контроля вибрации и механических величин 

(АСКВМ).  Вычислительные мощности программно-технического комплекса АСУ ТП 

позволяют выполнять обработку поступающей информации в режиме реального вре-

мени.  Соответственно, в составе АСУ ТП паротурбинной установки становится 
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возможным реализовать модуль оперативной диагностики СТП (далее по тексту «модуль 

диагностики»).   

Для создания модуля диагностики, предлагаемого автором, необходимо решить 

несколько задач:  

− формирование базы данных (сбор, обработка и накопление информации); 

− формирование перечня дефектов, которые могут быть выявлены в рамках 

оперативной диагностики;  

− формирование диагностической модели СТП; 

− создание базы знаний (анализ и обобщение возможных дефектов и собы-

тий, свидетельствующих о появлении дефектов),  

− разработка пользовательского интерфейса. 

В рамках настоящей работы вопрос разработки пользовательского интерфейса бу-

дет рассмотрен только с точки зрения объёма выдаваемых модулем диагностики сообще-

ний. Вопрос графического представления данных не будет рассматривается, поскольку 

он разрабатывается для каждого потенциального пользователя индивидуально.  

Далее автором сформулированы основные подходы к организации модуля диа-

гностики СТП и его реализации. 

7.1. Объём измерений параметров состояния объекта диагностирования 

(формирование базы данных)  

Для организации достоверного диагностирования дефектов работы СТП необхо-

димо определить: 

− необходимый и достаточный объём измерений параметров механических 

величин (перемещений) для каждого типа турбин; 

− объём параметров теплового состояния турбины. 

Под объёмом параметров в данном случае понимается не только перечень пара-

метров, но и необходимая точность и периодичность их регистрации/измерения.  
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7.1.1. Параметры механических величин, необходимые для выполнения диагностики 

системы тепловых перемещений   

Опыт выполненных автором исследований показал, что для достоверного диагно-

стирования состояния СТП необходимо фиксировать следующие механические вели-

чины: 

− изменение уклонов ригелей под выносными корпусами подшипников; 

− абсолютное перемещение выносных корпусов подшипников; 

− поперечные перемещения лап цилиндров относительно корпусов подшипников. 

7.1.1.1 Изменение уклонов ригелей 

Как было показано ранее, важным показателем, характеризующим состояние 

СТП, является величина изменения уклона ригеля. Соответственно, для выявления нару-

шений в работе СТП необходимо каждый ригель под выносным корпусом подшипника 

оборудовать как минимум одним датчиком измерения уклона (уклономером).  Уклоно-

меры должны быть установлены в сходных точках с одной стороны от оси турбины. 

Для контроля деформации ригеля целесообразно дополнительно к основному 

уклономеру устанавливать второй уклономер с противоположной стороны от оси тур-

бины. В этом случае становится возможным по разности показаний приборов выявить 

появление приложенного к ригелю момента, закручивающего ригель в горизонтальной 

плоскости. На рисунке 7.1 в качестве примера представлены данные полученные при ис-

следовании СТП на турбоагрегате Т-100/120-130 ТМЗ ст. №2 Ново-Свердловской ТЭЦ 

ОАО «Свердловэнерго» после капитального ремонта во время пусков из холодного со-

стояния. Контроль изменения уклонов выполнялся специалистами ОАО «Свердло-

вэнерго» с использованием специализированной автоматизированной системы. Видно, 

что в начальный период пуска разность между изменением уклона каждого ригеля слева 

и справа практически отсутствует. В дальнейшем наблюдается несовпадение показаний 

датчиков с левой и правой сторон от оси турбины, что можно объяснить приложением к 

ригелю крутящего момента в горизонтальной плоскости.  
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Также, для контроля возможного отрыва подошвы корпуса подшипника от по-

верхности скольжения, целесообразна дополнительная установка уклономеров непосред-

ственно на корпуса подшипников. При этом желательно уклономер разместить макси-

мально близко к подошве корпуса подшипника. В противном случае в показания уклоно-

мера будет вноситься дополнительная погрешность, связанная с деформацией корпуса 

подшипника под действием осевого усилия. 

Поскольку предельные абсолютные величины изменения уклонов ригелей состав-

ляют 0,5 мм/м (во время пуска) и 0,2 мм/м (во время останова), то для достоверного опре-

деления превышения предельной величины погрешность измерения уклона ригеля 

должна составлять не более 0,05 мм/м  

Необходимо отметить, что в настоящее время оснащение турбин штатными укло-

номерами встречается достаточно редко. Даже новые турбины не оснащаются ими изна-

чально. Как правило, уклономеры устанавливаются станциями в составе современных 

АСКВМ самостоятельно при замене виброаппаратуры. 

Рисунок 7.1 - Изменение уклонов ригеля слева и справа от оси турбины 
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7.1.1.2 Абсолютные перемещения выносных корпусов подшипников 

Нормативной документацией предусмотрен контроль абсолютного перемещения 

выносных корпусов подшипников. Обычно заводами-изготовителями на корпус подшип-

ника штатно устанавливается один датчик абсолютного перемещения. Опыт эксплуата-

ции, в том числе новых турбин, показывает, что установка датчиков перемещения только 

с одной стороны не всегда информативна. В качестве наиболее яркого примера недоста-

точности штатного оснащения можно привести ранее рассмотренный в подразделе 3.3.3 

пример из недавней практики автора (рисунок 3.14).   

Как было показано ранее, причиной возникновения дополнительных нерасчётных 

сил сопротивления перемещению выносных корпусов подшипников по фундаментным 

рамам является поворот корпуса подшипника в горизонтальной плоскости. Для достовер-

ного выявления поворота корпуса подшипника в горизонтальной плоскости, каждый вы-

носной корпус подшипника должен быть оснащён датчиками абсолютного перемещения 

с обеих сторон: как с левой, так и с правой.  

На рисунке 7.2 в качестве примера представлены данные, полученные при иссле-

довании СТП турбины К-330-24,5-4 УЗЭМ. Видно, что несмотря на схожесть характера 

показаний датчиков, установленных с левой и с правой сторон корпусов подшипников, 

разность между их показаниями изменяется, что указывает на изменение положения кор-

пусов подшипников в горизонтальной плоскости относительно оси турбины. Особенно 

это заметно на примере перемещения корпуса среднего подшипника, когда величина раз-

ности перемещений слева и справа меняет знак.   

Видимая на представленном примере «борода» на кривых изменения разности пе-

ремещений связана с некоторой рассинхронизацией записи данных, получаемых от раз-

ных систем. В данном случае показания абсолютных перемещений в одной из сторон кор-

пусов подшипников брались из АСКВМ, а с противоположной стороны – из АСУ ТП. 

Этот пример указывает также на необходимость максимальной синхронизации всех из-

мерений. 
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Рисунок 7.2 - Показания датчиков абсолютного перемещения корпусов подшипников во время пуска 

турбины К-330-24,5-4 УЗЭМ. (за период с 0:00 по 24:00 14.05.2016 г.). 
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Для целей диагностики точность измерения величин абсолютного перемещения 

корпусов подшипников должна позволять выявлять поворот корпуса подшипника в гори-

зонтальной плоскости. Для каждой турбины эта величина определяется геометрическими 

размерами корпуса подшипника и величиной зазора на продольных шпонках. Если при-

нять, что ширина корпуса подшипника равна расстоянию между продольными шпон-

ками, а величина зазора на продольных шпонках равна 0,1 мм, то для того, чтобы досто-

верно зафиксировать поворот корпуса подшипника точность измерения перемещения 

должна быть 0,05 мм. При меньшей точности, например при 0,1 мм, выявление поворота 

корпуса подшипника требует подтверждения косвенными признаками: разностью изме-

нения уклонов ригеля слева и справа, разностью температур колодок упорного подшип-

ника для корпусов, содержащих опорно-упорный вкладыш.  

7.1.1.3 Поперечные перемещения лап цилиндров относительно корпусов подшипников 

Важным параметром для диагностирования возникновения дефектов СТП явля-

ется перемещение лап цилиндра относительно корпуса подшипников в поперечном 

направлении. Здесь важно отталкиваться от конструкции сочленения лап цилиндров и 

корпусов подшипников. Как отмечалось ранее, в традиционных СТП применяется два 

типа сочленения: штатные неподвижные поперечные шпонки и поворотные поперечные 

шпонки.  

Для штатных поперечных шпонок диагностическим признаком возникновения та-

кого дефекта, как «закусывание» на поперечных шпонках, в соответствии с указаниями, 

изложенными в РТМ 34.30.506-90, является «разность расширений левой и правой лап 

корпусов ЦВД и ЦСД в поперечном направлении превышает 1 мм».  

Как было показано автором в [44], для турбин, оборудованных поворотными по-

перечными шпонками, этот признак утратил актуальность для диагностики вышеупомя-

нутого дефекта, поскольку исключена возможность «заклинивания» лапы цилиндра на 

поперечной шпонке. В то же время, анализ изменения поперечных перемещений лап ци-

линдров относительно корпусов подшипников позволяет качественно оценить изменение 

взаимного положения цилиндра и корпуса подшипников, в том числе углового. 
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На рисунке 7.3 в качестве примера представлены данные по поперечным переме-

щениям лап цилиндров высокого и среднего давления относительно корпусов подшип-

ников турбины К-330-24,5-4 УЗЭМ ст. №5 Рефтинской ГРЭС.   

На рисунке 7.4 представлены диаграммы смещения осей цилиндров относительно 

осей корпусов подшипников в поперечных, по отношению к оси турбины, сечениях, про-

ходящих через вертикальные шпонки. Диаграммы построены исходя из предположения 

симметричности перемещения лап, поскольку в СТП исследуемой турбины применены 

поворотные шпонки. 

Анализ данных по нескольким пускам из различных тепловых состояний тур-

бины, а также сравнение результатов осмотра и инструментального контроля элементов 

СТП на холодной и работающей турбине позволили построить картину изменения взаим-

ного положения цилиндров турбины, выносных корпусов подшипников и направляющих 

на фундаментных рамах (продольных шпонок) в процессе пуска турбины (рисунок 7.5). 

Таким образом, можно утверждать, что поперечные перемещения лап являются 

важным параметром, позволяющим не только определить возникновение дефектов СТП 

при проведении оперативной диагностики, но и при проведении постоперативной диа-

гностики более точно определить причины возникновения дефектов.  

Поскольку одним из критериев нарушения в работе традиционной СТП со штат-

ными неподвижными поперечными шпонками является разность поперечных перемеще-

ний лап относительно корпуса подшипника в 1 мм, то имеющейся в настоящее время точ-

ности измерения перемещения в 0,1 мм вполне достаточно. 
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Рисунок 7.3 - Поперечные перемещения лап ЦВД и ЦСД турбины К-330-24,5-4 УЗЭМ 
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Рисунок 7.4 - Изменение положения оси цилиндра относительно оси корпуса подшипника 
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7.1.2. Данные по состоянию паротурбинной установки, получаемые от АСУ ТП 

Кроме ранее перечисленных в разделе 7.1.1 механических величин, для проведе-

ния диагностики СТП необходимо рассматривать изменения следующих механических 

величин:   

− вибрационного состояния опор валопровода;  

− осевого сдвига ротора;   

− относительных расширений роторов.  

Перечисленные механические величины как правило регистрируются в АСКВМ 

или в АСУ ТП. 

а) в начале пуска; б) после прогрева 

Рисунок 7.5 - Изменения взаимного положения цилиндров и выносных корпусов 

подшипников турбины К-330-24,5-4 УЗЭМ 



260 

 

Для модуля диагностики тепловых перемещений также должна быть обеспечена 

возможность получения из системы контроля турбоагрегата и паротурбинной установки 

следующей информации: 

− температура баббита всех колодок упорного подшипника; 

− температура баббита опорных вкладышей подшипников, размещённых в вынос-

ных корпусах, включая и переднюю и заднюю часть вкладыша; 

− температура фланцев (желательно срединная) обеих сторон цилиндров турбины, 

опирающихся на выносные корпуса подшипников; 

− температура выхлопной части турбины слева и справа для одно- и двухцилиндро-

вых турбин. 

7.1.3. Периодичность опроса параметров состояния паротурбинной установки 

Несмотря на всю важность нормального функционирования СТП, мониторингу и 

диагностике её состояния в процессе эксплуатации турбоагрегатов обычно уделяется не-

достаточно внимания. До недавнего времени практически отсутствовали системы, позво-

ляющие осуществлять автоматизированный сбор необходимой информации о парамет-

рах, характеризующих состояние СТП. При обследованиях сбор информации осуществ-

лялся вручную, при этом периодичность измерения параметров, как показывает опыт ав-

тора, не всегда обеспечивала полноту информации, необходимой для диагностики. 

Например, время проведения только одного цикла регистрации параметров механических 

величин, характеризующих функционирование СТП (абсолютные перемещения корпу-

сов подшипников, изменение уклонов корпусов подшипников и/или ригелей фундамента, 

относительные перемещения лап цилиндров) для турбины Т-110/120-130 составляло бо-

лее 10 минут; примерно такую же продолжительность занимала регистрация параметров 

теплового состояния турбины. Таким образом, суммарная продолжительность всего 

цикла измерений (фактическая периодичность измерений) составляла около 30 минут, 

при этом синхронизация полученных за один цикл данных была достаточно условной.  

Для анализа влияния периодичности измерений на достоверность получаемых ре-

зультатов, автором выполнен сравнительный анализ отображения изменения параметров 

состояния СТП при различных продолжительностях цикла замеров. На рисунках 7.6 и 7.7 
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в качестве примера представлены графики изменения уклона и перемещения КП1 тур-

бины К-330-23,5-4 УЗЭМ ст.№5 Рефтинской ГРЭС во время пуска 25.03.2014, построен-

ные с периодичностью отображения 30 секунд, 10 минут и 30 минут. Данные получены 

от АСУ ТП Рефтинской ГРЭС. Видно, что все графики, несмотря на то что отображают 

изменение одного и того же параметра во время одного и того же пуска, отличаются друг 

от друга. Видно, что графики изменения уклонов и перемещения КП1, построенные при 

разных периодичностях регистрации, значительно отличаются. В зависимости от мо-

мента проведения замера, полученные результаты могут значительно отличаться от ре-

альной картины. В частности, вне внимания исследователя при периодичности измерения 

30 минут могли бы остаться увеличения уклонов в промежутке с 21:30 до 22:30, была бы 

пропущена точка максимального увеличения уклона КП1. Аналогичная картина наблю-

дается и для графиков перемещения корпуса подшипника. При периодичности 30 минут 

не видно резкого перемещения КП1 в период с 23:00 до 23:30. 

Появление переносных систем, таких как СДАРТ [120], КСК-4/ТИ [143] и пр., 

позволило значительно повысить достоверность информации, получаемой при проведе-

нии периодических обследований, связанных с диагностированием нарушений функцио-

нирования СТП. Переносные системы позволили в автоматическом режиме отслеживать 

абсолютные перемещения корпусов подшипников, углы наклона корпусов подшипников 

турбины и/или ригелей фундамента, перемещения лап цилиндров в поперечных шпонках. 

Регистрация других параметров, характеризующих состояние турбоустановки, продол-

жала выполняться, как правило, вручную, по записям штатных самописцев или по дан-

ным АСУ ТП. При таком подходе также возможна ошибка временного согласования (син-

хронизации) параметров до нескольких минут, что значительно осложняет выявление 

фактических (конкретных) причин затруднённых перемещений корпусов подшипников. 

Кроме того, использование переносной системы подразумевает временный характер её 

работы - только на время проведения обследования (обычно приобретается одна система 

на станцию или на энергосистему). 
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  Рисунок 7.6 - Графики изменения  уклона КП1 турбины К 330 23,5 4 УЗЭМ ст.№5 Рефтинской ГРЭС во время пуска 

25.03.2014 при различных периодичностях регистрации 
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Рисунок 7.7 - Графики изменения  перемещения КП1 турбины К 330 23,5 4 УЗЭМ ст.№5 Рефтинской ГРЭС во время пуска 

25.03.2014 при различных периодичностях регистрации 
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В настоящее время практически все турбины оснащаются АСКВМ. Также на мно-

гих турбинах реализуются АСУ ТП, одной из функций которых являются контроль и ре-

гистрация параметров состояния паротурбинной установки в целом. Как правило, АСУ 

ТП способна получать информацию из АСКВМ. В последнее время АСКВМ всё чаще 

выполняется в составе АСУ ТП паротурбинной установки, на единой элементной базе.  

Наличие подобных систем позволяет использовать их для реализации модуля ди-

агностики тепловых перемещений.  

Процессы тепловых перемещений выносных корпусов подшипников турбины с 

одной стороны достаточно инерционны, поскольку зависят от изменения температурного 

состояния цилиндров турбины, но с другой стороны, в случае возникновения каких-либо 

нарушений, принимают скачкообразный характер. Поэтому частота опроса датчиков ме-

ханических величин должна обеспечить возможность выявления скачкообразного изме-

нения параметров состояния СТП.   

В соответствии с ГОСТ 27164-86 «Аппаратура специального назначения для экс-

плуатационного контроля вибрации подшипников крупных стационарных агрегатов. 

Технические требования» для вибрации под внезапным изменением значения уровня виб-

рации понимают его изменение за время не более 5 с длительностью не менее 10 с.  

Соответственно, для модуля автоматизированной диагностики тепловых переме-

щений для уверенного распознавания скачкообразного изменения параметров состояния 

СТП, периодичность опроса соответствующих датчиков механических величин целесо-

образно принять не более 5 с. 

7.2. Дефекты состояния системы тепловых перемещений, выявляемые модулем 

диагностики в рамках оперативной диагностики паровых турбин 

В п. 1.1 «Методических указаниях по нормализации тепловых расширений ци-

линдров паровых турбин тепловых электростанций» [34] указаны проявления нарушений 

в работе СТП, при которых не рекомендуется длительная работа турбоагрегата. Часть из 

этих проявлений можно квалифицировать как «события», происходящие в конкретный 

момент времени и которые можно определить по результатам прямых измерений и за-

фиксировать, а именно: 
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− поворот корпуса подшипника и ригеля1 по абсолютной величине при пуске 

или останове превышает соответственно 0,5 мм/м и 0,2 мм/м; 

− разность расширений левой и правой лап корпусов ЦВД и ЦСД в поперечном 

направлении превышает 1 мм; 

− абсолютная величина разности температур фланцев корпусов цилиндров в 

симметричных точках при пусках превышает 10 °С. 

Как отмечалось ранее, причинами увеличения уклона ригеля сверх допустимых 

пределов могут быть повышенные силы трения на поверхности скольжения подошвы 

корпуса подшипника по фундаментной раме или дополнительные нерасчётные силы со-

противления движению корпуса подшипника, возникающие на продольных шпонках. 

Для дифференциации этих причин необходимо выявить наличие или отсутствие поворота 

корпуса подшипника, при котором возникает «диагональный» контакт».  

Соответственно, модуль диагностики должен определять следующие типы дефек-

тов СТП: 

− повышенные силы трения на поверхностях скольжения выносных корпу-

сов подшипников по фундаментным рамам 

− «закусывание» на продольной шпонке; 

− «закусывание» на поперечных шпонках (для СТП с неподвижными попе-

речными шпонками).  

Для повышения надёжности диагностирования могут быть определены дополни-

тельные события, указывающие на вышеупомянутые дефекты. 

7.3. Формирование диагностической модели СТП паровых турбин 

Опыт изготовления, эксплуатации и обследования паровых турбин показывает, 

что каждая турбина имеет свою индивидуальность, которая зависит от множества факто-

ров. Поэтому, чтобы достоверно диагностировать те или иные дефекты состояния тур-

бины, в частности дефекты системы тепловых перемещений, необходимо сформировать 

 
1 Под поворотом ригеля понимается изменение уклона ригеля, ранее рассмотрен-

ное в главе 2. 
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соответствующую диагностическую модель, являющеюся составной частью системы ор-

ганизации тепловых перемещений паровой турбины.  

Блок-схема формирования и использования диагностической модели СТП паро-

вой турбины представлена на рисунке 7.8. 

Данные по геометрическим характеристикам турбины и её конструкции анализи-

руются с использованием кинематической модели СТП исходя из положений, представ-

ленных в главах 4 и 5 настоящей работы. По результатам анализа, при необходимости, 

Рисунок 7.8 - Формирование и применение диагностической модели 

_Ref118638694
_Ref118638694
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могут быть приняты решения о корректировке конструкторских решений для рассматри-

ваемой турбины. В частности, могут быть изменены соотношения зазоров по сочлене-

ниям традиционной СТП. Если рассматривается турбина, которой предстоит капиталь-

ный ремонт, то может быть предложен комплекс мероприятий, изложенный ранее в главе 

6.  

На основе выполненного анализа параметров турбины, внесённых изменений в её 

конструкцию, синтезируется диагностическая модель, формируются критерии нормаль-

ной работы СТП рассматриваемой турбины. 

Критерии нормальной работы СТП «загружаются» в диагностический модуль 

АСУ ТП. Далее текущие данные по параметрам состояния турбины в диагностическом 

модуле сравниваются с принятыми критериями нормальной работы по заданным алго-

ритмам. В случае появления критических отклонений параметров состояния модуль диа-

гностики выдаёт сообщения об этих отклонениях в работе СТП и их вероятных причинах. 

По мере набора статистических данных о выявленных отклонениях может быть выполнен 

дополнительный анализ конструкторских решений и внесены необходимые дополнения 

и изменения в конструкцию СТП рассматриваемой турбины, а также в конструкцию дру-

гих турбин этого типа или семейства. 

7.4. Основные положения реализации модуля диагностики системы тепловых 

перемещений паровых турбин 

Модуль диагностики СТП, по мнению автора, должен обеспечивать определение 

вышеупомянутых дефектов СТП в течение всего периода эксплуатации турбоагрегата от 

момента пуска после монтажа (капитального ремонта), до останова в новый капитальный 

ремонт. Задачи постоперативной диагностики СТП могут реализовываться путём сочета-

ния результатов оперативной диагностики и экспертного анализа информации, содержа-

щейся в базе данных.  



268 

 

7.4.1. Требования к организации измерения параметров состояния системы тепловых 

перемещений 

Для обеспечения достоверного диагностирования перед первым пуском после 

монтажа или капитального ремонта и установкой датчиков необходимо, чтобы были вы-

полнены следующие условия: 

1. Корпуса выносных подшипников выставляются параллельно продольным 

шпонкам. 

2. Поперечные шпонки выставляются таким образом, чтобы перед первым пуском 

были прижаты к одной из сторон лапы симметрично относительно оси турбины. 

3. Трубопроводы вблизи поперечных ригелей фундамента изолированы в соответ-

ствии с НТД, обеспечен зазор между изоляцией и фундаментом не менее 50 мм. 

Показания датчиков после выставления корпусов подшипников и до проведения 

любых пред- и пусковых операций принимаются за «ноль». 

Во время текущих и средних ремонтов элементы СТП и соответствующие дат-

чики контроля механических величин не должны подвергаться воздействию. Если по ка-

ким-то причинам требуется на время демонтировать датчики, то необходимо принять ис-

черпывающие меры для восстановления их прежнего положения. 

7.4.2. События, используемые для диагностики системы тепловых перемещений  

Для решения задач выявления вышеупомянутых дефектов состояния СТП необ-

ходимо сформулировать перечень событий, которые в совокупности или поодиночке бу-

дут указывать на возникновение дефекта. Для каждого события должны быть сформули-

рованы чёткие, однозначные критерии его наличия или отсутствия.  

Для организации модуля оперативной диагностики предлагается для каждого кор-

пуса подшипника использовать четыре основных события и ряд вспомогательных собы-

тий.   

Основными событиями являются. 
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1. Изменение уклона ригеля под выносным корпусом подшипника больше нормативной 

величины. 

2. Перекос (поворот) выносного корпуса подшипника относительно оси турбины в гори-

зонтальной плоскости. 

3. Отсутствие перемещения лапы относительно выносного корпуса подшипника.  

4. Разность поперечных перемещений симметричных, относительно оси турбины, лап 

цилиндров турбины больше нормативной величины. 

В качестве вспомогательных событий предлагается считать. 

5. Наличие температурного перекоса фланцев цилиндров турбины, сочленённых с вы-

носным корпусом подшипников. 

6. Величина ОРР близка к предельным значениям допустимого диапазона. 

7. Отсутствие перемещения выносного корпуса подшипника. 

8. Наличие разности температур упорных колодок в вертикальной плоскости. 

9. Наличие разности температур упорных колодок в горизонтальной плоскости. 

10. Наличие разности температур опорного вкладыша подшипника. 

11. Скачкообразное изменение показаний датчиков абсолютного перемещения выносного 

корпуса подшипника. 

12. Скачкообразное изменение показаний датчиков уклонов ригеля под выносным корпу-

сом подшипника. 

13. Появление НЧВ на любом из подшипников. 

Для целей постоперативной диагностики, выполняемой экспертом, перечень 

вспомогательных событий может быть дополнен регистрацией невозврата корпусов под-

шипников при остывании турбины.  

7.4.3. Критерии наличия/отсутствия событий 

В процессе диагностики в качестве критериев наличия/отсутствия некоторых со-

бытий автор предлагает использовать предельные значения изменения параметров, 

например, для изменения уклона ригеля и ОРР. При этом предельные значения изменения 

параметров задаются для конкретного турбоагрегата исходя из величин, указанных в 
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руководстве по эксплуатации турбины или в нормативно-технической документации с 

учётом поправочных коэффициентов. Поправочные коэффициенты для параметров, вли-

яющих на безопасность эксплуатации турбины, должны задаваться исходя из условия 

определения события до срабатывания сигнализации о достижении предельно допусти-

мого значения параметра. Например, для ОРР поправочные коэффициенты могут быть 

приняты в диапазоне от 0,8 до 0,95. Величина поправочных коэффициентов может кор-

ректироваться по мере накопления опыта эксплуатации модуля диагностики. 

Значения допустимой разности температур предлагается задавать на основании 

экспертных оценок, основанных на опыте исследования и наладки работы ряда СТП раз-

личных типов паровых турбин.  

Под текущим значением параметра понимается последнее зарегистрированное 

значение параметра перед каждым циклом диагностирования. 

В таблице 7.1  представлены примеры критериев наличия/отсутствия событий, 

указывающих на наличие дефектов СТП. Критерии предложены для корпуса переднего 

подшипника одноцилиндровой паровой турбины с размещением в нем упорного подшип-

ника. Для корпуса среднего подшипника многоцилиндровой паровой турбины критерии 

наличия/отсутствия событий должны формулироваться исходя из особенностей кон-

струкции турбины.   

Некоторые из предложенных критериев могут потребовать корректировки по 

мере наработки базы данных, в частности критерии скачкообразных изменений уклона 

ригеля и перемещения корпуса подшипников (в представленных примерах периодич-

ность измерений параметров была принята 1 с). 

Исходя из предложенных критериев разрабатываются алгоритмы определения 

наличия/отсутствия событий. 

Для отработки алгоритмов разрабатываются тестовые примеры наличия/отсут-

ствия событий. 
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Таблица 7.1 - Критерии наличия/отсутствия событий 
 Событие Критерии 

Основные события 

1.  
Изменение уклона ригеля 

под корпусом подшипника 
велико. 

Величина уклона ригеля не принадлежит множеству {минус 
0,2; плюс 0,5мм/м}. 

2.  
Перекос корпуса подшип-

ника относительно оси тур-
бины 

Абсолютная величина разности перемещений левой и правой 
сторон корпуса подшипника больше уставки. Уставка опреде-
ляется исходя из геометрических характеристик корпуса под-

шипника. 

3.  
Разность поперечных пере-
мещений лап больше нор-

мативной величины 

Признак присутствует, если абсолютная величина разности 
перемещений лап в поперечном направлении больше 1 мм 

4.  
Отсутствие перемещения 

лапы относительно корпуса 
подшипника 

Признак присутствует, если при изменении положения одной 
из парных лап положение второй лапы не изменяется  

Вспомогательные события 

5.  
Температурный перекос 

фланцев цилиндра 
Разность текущих показаний срединных термопар фланцев 

цилиндра больше 10°С. 

6.  
ОРР близок к критическому 

значению 

Величина ОРР не принадлежит множеству {minОРР ВД; 
maxОРР ВД}, где minОРР и maxОРР – величины уставки за-

щиты по ОРР с учётом поправочного коэффициента. 

7.  
Отсутствует перемещение 

корпуса подшипника 

Абсолютная величина разности абсолютного перемещения 
обеих сторон корпуса подшипника при текущей величине 

средней температуры металла фланцев цилиндра (срединной) 
и при ближайшем по времени значении средней температуры 

в этих же точках, отличающемся от текущего на 50°С, не 
больше половины расчётного расширения цилиндра 

8.  
Разность температур упор-
ных колодок в вертикаль-

ной плоскости. 

Абсолютная величина разности температур колодок, располо-
женных в вертикальной плоскости (или ближайших симмет-

ричных), больше 10°С 

9.  
Разность температур упор-
ных колодок в горизонталь-

ной плоскости. 

Абсолютная величина разности сумм температур колодок 
вблизи горизонтального разъёма больше 10°С 

10.  
Разность температур вкла-
дыша опорного подшип-

ника  

Абсолютная величина разности показаний передней и задней 
термопар больше 10°С 

11.  

Скачкообразное изменение 
показаний датчиков абсо-

лютного перемещения кор-
пуса подшипника 

Вычисляется скорость перемещения каждой стороны корпуса 
подшипника, мм/с (абсолютная величина изменения показа-

ния датчика за секунду) в текущий момент времени. При ско-
рости больше 1 мм/с и если за две секунды до замера скорость 

перемещения этой стороны была не более величины (точ-
ность измерения перемещения)/с, событие присутствует 

12.  

Скачкообразное изменение 
показаний датчиков укло-
нов ригеля под корпусом 

подшипника 

Вычисляется скорость изменения уклона за секунду (абсолют-
ная величина изменения показания датчика за секунду) в те-
кущий момент времени. При скорости больше 0,2 мм/м за се-

кунду и если за две секунды до замера скорость изменения 
уклона была не более (точность измерения уклона)/с, собы-

тие присутствует 

13.  
НЧВ на любом из подшип-

ников 
Да/Нет (по данным  из АСКВМ) 
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7.4.4. Примеры решения диагностических задач (определения дефектов) 

Выявление модулем диагностики дефектов состояния СТП предлагается выпол-

нять, используя два подхода: упрощенную схему, построенную на основе булевой логики 

[146] и использующую только матрицу дефектов с основными событиями, либо эксперт-

ную систему использующую принципы нечёткой логики [147 - 158], в которой использу-

ются все события, основные и вспомогательные. 

7.4.4.1 Упрощенная схема выявления дефектов состояния системы тепловых 

перемещений 

Матрица дефектов, используемая при выявлении дефектов по упрощенной схеме 

представлена в таблице 7.2 

Таблица 7.2  Матрица дефектов, используемая в упрощенной схеме 

 Событие 

Дефект 

Повышенные 

силы трения 

на поверхно-

сти скольже-

ния корпуса 

подшипника 

Заклинивание 

корпуса под-

шипника на про-

дольной шпонке 

Заклинивание 

лап на попереч-

ной шпонке 

 Изменение уклона ригеля под 

корпусом подшипника велико. 
+ + + 

 Перекос корпуса подшипника от-

носительно оси турбины 
- + + 

 

Разность поперечных перемеще-

ний лап больше нормативной ве-

личины 

- - + 

 

Отсутствие перемещения лапы 

относительно корпуса подшип-

ника 

- - + 

 

Наличие события 1 указывает на то, что имеются какие-либо дефекты в работе 

СТП. Отсутствие других событий позволяет сделать вывод, что увеличение уклона ригеля 

сверх допустимых пределов вызвано загрязнением поверхности скольжения, т.е. повы-

шением коэффициента трения. 
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Если кроме события 1 присутствует событие 2, то можно, основываясь на мате-

риалах, изложенных в главе 2, с высокой степенью уверенности предположить, что уве-

личение уклона ригеля происходит в связи с заклиниванием корпуса подшипников на 

продольных шпонках. 

Если наряду с событиями 1 и 2 присутствуют событие 3 или событие 4, то можно 

утверждать, что происходит заклинивание лапы цилиндра на поперечной шпонке.  

Вариант блок-схемы выявления дефектов СТП с использованием дерева дефектов 

представлен на рисунке 7.9  

Рисунок 7.9 - Вариант блок-схемы выявления дефектов СТП по упрощенной схеме 
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7.4.4.2 Выявление дефектов состояния системы тепловых перемещений с 

использованием экспертной системы вероятностного типа 

Для повышения достоверности выявления дефектов, особенно в случаях возмож-

ного отказа датчиков механических величин целесообразно решение диагностических за-

дач выполнять с использованием экспертной системы вероятностного типа, в которой 

определяемые по результатам измерений события используются для вероятностной 

оценки наличия того или иного дефекта. 

Теория нечёткой логики была предложена Лотфи Заде в 1965 г. [147]. Для приня-

тия решений в условиях неопределённости применяются следующие методологии 

− байесовская логика; 

− вывод на основе коэффициентов уверенности (Шортлифф, Демпстер-Ша-

фер); 

Расчётная часть модуля диагностики должна обрабатывать массив данных, необ-

ходимых для вычисления наличия/отсутствия событий, и при определённом сочетании 

событий, исходя из их весовых коэффициентов, выдавать персоналу сообщения о выяв-

лении дефекта.  

В таблице 7.3 представлен пример-шаблон заполнения весовыми коэффициен-

тами (коэффициентами уверенности) при построении системы методом экспертных оце-

нок  

Значения весовых коэффициентов N первоначально принимаются на основании 

экспертной оценки. По мере накопления базы данных значения весовых коэффициентов 

могут корректироваться. 

Аналогичная таблица для диагностирования наличия дефектов, приводящих к 

нарушениям в работе СТП, может быть разработана при использовании экспертной си-

стемы на основе теоремы Байеса [149, 150].  
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Таблица 7.3 - Весовые коэффициенты событий для экспертной системы вероятностного 

типа 

Событие 

Дефекты 

Повышенные 

силы трения на по-

верхности сколь-

жения корпуса 

подшипника 

Заклинивание кор-

пуса подшипника 

на продольной 

шпонке 

Заклинивание лап 

на поперечной 

шпонке  

Основные события 

1.  
Изменение уклона ригеля под 

корпусом подшипника велико 
NX,01 NY,01 NZ,01 

2.  
Перекос корпуса подшипника 

относительно оси турбины 
NX,02 NY,02 NZ,02 

3.  

Разность поперечных переме-

щений лап больше норматив-

ной величины 

NX,03 NY,03 NZ,03 

4.  

Отсутствие перемещения 

лапы относительно корпуса 

подшипника 

NX,04 NY,04 NZ,04 

Вспомогательные события 

5.  
Температурный перекос флан-

цев цилиндра 
NX,05 NX,05 NZ,05 

6.  
ОРР близок к критическому 

значению 
NX,06 NY,06 NZ,06 

7.  
Отсутствует перемещение 

корпуса подшипника 
NX,07 NY,07 NZ,07 

8.  

Разность температур упорных 

колодок в вертикальной плос-

кости. 

NX,08 NY,08 NZ,08 

9.  

Разность температур упорных 

колодок в горизонтальной 

плоскости. 

NX,09 NY,09 NZ,09 

10.  
Разность температур вкла-

дыша опорного подшипника  
NX,10 NY,10 NZ,10 

11.  

Скачкообразное изменение 

показаний датчиков абсолют-

ного перемещения корпуса 

подшипника 

NX,11 NY,11 NZ,11 

12.  

Скачкообразное изменение 

показаний датчиков уклонов 

ригеля под корпусом подшип-

ника 

NX,12 NY,12 NZ,12 

13.  
НЧВ на любом из подшипни-

ков 
NX,13 NY,13 NZ,13 
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Отработку работы модуля диагностики построенного на экспертной системе веро-

ятностного типа, корректировку весовых коэффициентов целесообразно выполнять при 

параллельной работе модуля диагностики, определение дефектов в котором построено на 

использовании матрицы дефектов, по упрощенной схеме. В этом случае полученные ре-

зультаты могут быть перенесены на другие однотипные турбины (с учётом их особенно-

стей), которые не оснащены полным комплектом датчиков механических величин.  

7.5. Разработка элементов интерфейса модуля диагностики СТП паровых турбин 

Задачами интерфейса модуля диагностики, по мнению автора, являются: 

− своевременное информирование эксплуатационного персонала о нарушениях в 

работе СТП; 

− предоставление по запросу инженерно-технического и руководящего персонала 

информации о выявленных дефектах и об изменении основных параметров ра-

боты СТП в период от начала пуска/останова до текущего момента времени.  

7.5.1. Сообщения для оперативного персонала 

Автор считает, что оперативный персонал должен получать от модуля диагно-

стики следующие сообщения типа: 

− «ТЕМПЕРАТУРНЫЙ ПЕРЕКОС ПО ФЛАНЦАМ ЦВД»; 

− «ПЕРЕКОС КОРПУСА ПОДШИПНИКА №…»; 

− «УКЛОН РИГЕЛЯ №… ВЫШЕ НОРМЫ». 

Для эксплуатационного персонала во время пуска турбины одним из основных 

критериев его нормального хода является отсутствие недопустимой вибрации опор вало-

провода. Как правило, искать причины нарушения вибрационного состояния опор и при-

нимать меры к его нормализации персонал начинает только при явном росте вибрации 

опор. 

В руководствах по эксплуатации паровых турбин отечественных заводов-изгото-

вителей в качестве одного из параметров, при котором необходимо приостановить 
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нагружение турбины, указан температурный перекос по фланцам цилиндра. В руковод-

ствах по эксплуатации паровых турбин также содержится указание о необходимости при 

первых пусках настроить систему обогрева фланцев и шпилек таким образом, чтобы тем-

пературы фланцев с обеих сторон цилиндра были одинаковыми. В реальных условиях, 

при возникновении внешних неучтённых факторов, например, повреждения остекления 

в зимнее время или открытия ворот, возможно возникновение температурного перекоса, 

превышающего допустимые значения. Так, автор уже упоминал ранее, что при проведе-

нии работ по нормализации тепловых перемещений им была зафиксирована разность тем-

ператур фланцев ЦВД турбины Т-100/120-130 ТМЗ в 70°С. Анализ заводских заданий на 

автоматизацию, а также нормативных документов, показал, что сигнализация по появле-

нию температурного перекоса по фланцам цилиндра турбины не предусмотрена и отсут-

ствует не только в традиционных системах управления, но и в современных автоматизи-

рованных системах управления паровых турбин. Задача выявления несоответствия воз-

ложена на оперативный персонал, который может обратить внимание на этот параметр 

только при возникновении каких-либо нарушений в вибрационном состоянии опор вало-

провода. Неоднократные наблюдения автором за проведением пусковых операций пока-

зывают, что на этот параметр эксплуатационный персонал не обращает особого внима-

ния. Это связано, скорее всего, с тем, что у персонала практически отсутствует возмож-

ность влиять на эту величину. Потоки пара в системах обогрева фланцев и шпилек по 

сторонам цилиндра, как правило, настраиваются один раз при проведении пусконаладоч-

ных работ и не имеют возможности управления с пульта машиниста. Соответственно, при 

проектировании турбин необходимо предусматривать установку электрифицированных 

регулирующих клапанов для управления потоками пара при возникновении температур-

ного перекоса. Наличие подобной сигнализации, а именно появление сообщения «ТЕМ-

ПЕРАТУРНЫЙ ПЕРЕКОС ПО ФЛАНЦАМ ЦВД» позволит персоналу, при наличии тех-

нической возможности, своевременно принять меры для выравнивания температур флан-

цев цилиндра турбины. 

Также в заводских руководствах по эксплуатации дана рекомендация приостано-

вить нагружение турбины или набор оборотов при несимметричном расширении тур-

бины. Несимметричное расширение турбины проявляется в несимметричном перемеще-

нии выносных корпусов подшипников и в несимметричном перемещении лап цилиндров 

относительно корпусов подшипников. И перекос корпуса подшипника, и 
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несимметричность перемещения лап в поперечном направлении, как правило, вызыва-

ются смещением цилиндра турбины или корпуса подшипника при воздействии внешних 

усилий от присоединённых трубопроводов.  При проведении пуска персонал может по-

влиять на несимметричное перемещение корпуса подшипника только увеличением тем-

пературы фланца с той стороны, которая отстаёт, если система обогрева фланцев, как 

было упомянуто выше, позволяет выполнять подобное изменение. С учётом того, что 

процессы нагрева/прогрева корпуса цилиндра имеют высокую инерционность, то приня-

тие решения об изменении температуры фланцев при появлении сообщения «ПЕРЕКОС 

КОРПУСА ПОДШИПНИКА №…» или о снижении темпов пуска должен принимать ру-

ководитель пуска.  

В случае простого загрязнения поверхностей скольжения корпусов подшипников 

по фундаментным рамам, например, после длительного простоя, может наблюдаться по-

вышенное значение изменения уклона ригеля, не сопровождающееся температурным пе-

рекосом на фланцах цилиндра турбины или несимметричным перемещением корпуса 

подшипника. В этом случае появляется сообщение «УКЛОН РИГЕЛЯ №… ВЫШЕ 

НОРМЫ». Как упоминалось ранее, одной из причин нарушения вибрационного состоя-

ния является расцентровка опор валопровода, вызванная сверхнормативным изменением 

уклона ригеля под выносным корпусом подшипника.  Поэтому персонал целесообразно 

предупреждать о том, что изменение уклона ригеля превысило величину, указанную в 

нормативной документации. Превышение нормированной величины уклона ригеля не 

обязательно немедленно приведёт к недопустимому изменению вибрационного состоя-

ния опор. Как показывает опыт проведения пусковых операций, замедление темпов про-

грева и набора оборотов/мощности позволяет не допустить дальнейшего увеличения 

уклона ригеля и, соответственно, увеличения вибрации опор валопровода.  В любом слу-

чае решение о действиях персонала при появлении вышеупомянутых сообщений должен 

принимать руководитель пуска исходя из опыта предыдущих пусков и условий станции. 

7.5.2. Информация для инженерно-технического персонала 

Для инженерно-технических работников руководящего звена, по мнению автора, 

интерес представляют выявленные модулем диагностики при пуске или изменении 
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режима работы турбины дефекты в работе СТП. Располагая информацией о выявленных 

дефектах, можно планировать объём ремонтных работ или проведение дополнительных 

исследований по выявлению причин возникновения дефектов. 

Поскольку модуль диагностики реализуется в рамках АСУ ТП паротурбинной 

установки, для эксперта, при выявлении причин возникновения дефектов, доступны все 

параметры состояния турбины, а также параметры работы вспомогательного оборудова-

ния. База данных АСУ ТП должна позволять делать выборку по всем необходимым для 

эксперта параметрам в любом временном интервале и с любым шагом. Может быть це-

лесообразным, чтобы при просмотре трендов параметров средствами визуализации 

АСУ ТП можно было просматривать не только изменение параметров состояния, но и 

изменение комбинаций этих параметров, например: 

− разности абсолютных перемещений корпусов подшипников с левой и провой сто-

рон; 

− разности поперечных перемещений лап цилиндра турбины относительно корпуса 

подшипников; 

− разности температур фланцев цилиндра турбины с левой и с правой стороны и т.п. 

Реализация модуля диагностики, даже по упрощённой схеме, позволит, по мне-

нию автора, повысить качество проведения пусков турбины, своевременно выявлять воз-

никновение дефектов в работе СТП, планировать объём ремонтов.  

7.6. Выводы 

1. Предложена концепция автоматического модуля для диагностики дефектов СТП. 

2. Сформулированы и обоснованы основные диагностические задачи, которые могут 

быть реализованы модулем диагностики в рамках автоматической оперативной ди-

агностики.  

3. Сформирован перечень измерений механических величин, необходимых для досто-

верного определения модулем диагностики дефектов СТП, определены необходи-

мая периодичность проведения измерений и точность измерительных приборов. 

4. Сформулированы события, свидетельствующие о наличии дефектов СТП и крите-

рии определения их наличия. 
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5. Предложены варианты реализации модуля диагностики на основе матрицы дефектов 

и экспертной системы, использующей метод весовых коэффициентов и теорему Бай-

еса. 
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8. РЕАЛИЗАЦИЯ РЕЗУЛЬТАТОВ ИССЛЕДОВАНИЯ 

Как отмечалось ранее, в главе 1, для повышения надёжности тепловых перемеще-

ний выносных корпусов подшипников паровых турбин необходимо рассматривать не 

только узлы и детали собственно турбины, но и комплекс узлов и деталей паротурбинной 

установки, оказывающих влияние на перемещение выносных корпусов подшипников. 

Кроме того, организация тепловых перемещений выносных корпусов подшипников не 

ограничивается только какими-либо конструктивными решениями.  Необходимо рас-

сматривать и другие меры по обеспечению расчётных перемещений выносных корпусов 

подшипников и своевременному выявлению нарушений в работе СТП. Повышение 

надёжности СТП, соответственно, является результатом комплекса инженерных и инфор-

мационных решений. Под инженерными решениями понимаются проектные, конструк-

торские и технологические решения. К проектным решениям относятся решения по трас-

сировке трубопроводов, присоединённых к турбине, и устройству их СКТР. Под кон-

структорскими решениями понимается устройство элементов собственно турбины, участ-

вующих в перемещениях выносных корпусов подшипников, т.е. направляющих осевого 

перемещения и устройств сочленения цилиндров турбины с выносными корпусами под-

шипников. Под технологическими решениями автор подразумевает особенности прове-

дения пусковых операций, в т.ч управления тепловыми перемещениями, учитывающих 

особенности конкретных турбин. К информационным решениям автор относит меропри-

ятия по организации контроля состояния СТП и диагностику нарушений в работе СТП, 

включая программно-аппаратный комплекс системы диагностики. 

Реализация результатов выполненных исследований по обеспечению свободных 

тепловых перемещений выносных корпусов подшипников проводилась по следующим 

направлениям. 

1. Минимизация усилий со стороны присоединённых к турбине трубопроводов. 

2. Обеспечение устойчивости СТП к внешнему воздействию. 

3. Изменение конструкции (геометрических характеристик) направляющих осевого пе-

ремещения для исключения возникновения пластических деформаций в паре «корпус 

подшипника – продольные шпонки». 
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4. Организация постоянного контроля за параметрами состояния СТП (изменение 

уклона ригеля, перемещения сторон корпусов подшипников и т.п.) в процессе эксплу-

атации. 

5. Выполнение в составе АСУ ТП модуля оперативной диагностики нарушений в работе 

СТП. 

Также по результатам исследования подготовлено учебное пособие «Системы 

тепловых расширений паровых турбин». Пособие одобрено методическим советом 

Уральского энергетического института УрФУ для студентов, обучающихся по направле-

ниям подготовки 13.03.03, 13.03.04 – «Энергетическое машиностроение» и используются 

в учебном процессе кафедры «Турбины и двигатели» УрФУ. 

В настоящей главе представлены полученные в результате исследования резуль-

таты апробации и реализации отдельных решений, составляющих комплекс мероприятий 

по организации и повышению надёжности СТП. 

8.1. Минимизация усилий со стороны присоединённых трубопроводов 

Минимизация усилий от присоединённых трубопроводов является важной частью 

мероприятий по повышению надёжности СТП. Как показал опыт автора по осмотру и 

обследованию СКТР трубопроводных систем более чем 25-ти паротурбинных установок 

с турбинами разных типоразмеров различных заводов-изготовителей, на всех турбоуста-

новках, где наблюдались затруднённые перемещения выносных корпусов подшипников, 

имелись нарушения требований НТД [121]. Также необходимо отметить, что практически 

на всех обследованных турбоустановках имелись дефекты исполнения СКТР трубопро-

водов, оборудованных линзовыми компенсаторами.  

Реализация рекомендаций, основанных на разработанной автором методике [44] 

по оптимизации ориентации стяжек линзовых компенсаторов СКТР теплофикационных 

отборов, позволила минимизировать влияние изменения теплового состояния трубопро-

водов теплофикационных отборов на перемещения выносных корпусов подшипников и 

на изменение вибрационного состояния турбин.  
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Опыт обследований и осмотров трубопроводных систем паротурбинных устано-

вок  показал, что на станциях, особенно на оборудовании, введённом в эксплуатацию во 

время интенсивного роста отечественной энергетики в 60-х-70-х годах XX века, как пра-

вило, не уделяется должного внимания вопросам свободного перемещения трубопрово-

дов при тепловых расширениях. Так, в 2003 году автор проводил осмотр трубопроводов 

турбоустановки ст. №6 Ново-Салаватской ТЭЦ с турбиной ПТ-140/165-130/15 ТМЗ. Во 

время осмотра были выявлены грубые нарушения требований НТД [121] в части прохож-

дения трубопровода производственного отбора через металлоконструкции площадок об-

служивания. В 2021 году во время пуска этой машины после ремонта ротора высокого 

давления в заводских условиях наблюдался недопустимый уровень вибрации. Перебалан-

сировка ротора специалистами альтернативной ремонтной организации, выбранной стан-

цией, не устранила повышенную вибрацию при пуске. Осмотр автором турбоустановки в 

2021году показал, что выявленные в 2003 году нарушения не были устранены. Это явля-

лось коренной причиной нарушений вибросостояния. Достижение приемлемого вибросо-

стояния турбины все эти годы обеспечивалось предварительными расцентровками вало-

провода. Руководству станции вновь было рекомендовано выполнить требования НТД в 

части прохождения трубопровода производственного отбора через металлоконструкции 

площадок обслуживания [121]. 

Другой причиной возникновения повышенных усилий и моментов, действующих 

на цилиндры турбины от присоединённых трубопроводов, являются допущенные проект-

ными организациями ошибки. Документацией заводов-изготовителей турбин в ряде слу-

чаев предусмотрена возможность организации дополнительных отборов пара на нужды 

станции. В случае реализации такого отбора проектная организация должна выполнить 

расчёт вновь образованной трубопроводной системы не только исходя из требований 

прочности, но и обеспечения минимального уровня усилий и моментов действующих на 

патрубки цилиндров турбины. Результаты расчёта должны быть согласованы с заводом-

изготовителем турбины.  

Одним из примеров влияния не предусмотренных первоначальным проектом турбо-

установки отборов, можно назвать ранее упоминавшееся влияние на вибрационное состо-

яние турбины К-330-24,5-4 УЗЭМ ст. №5 Рефтинской ГРЭС отборов на теплофикацион-

ные подогреватели. Турбина К-330-24,5-4 УЗЭМ проектировалась как чисто конденсаци-

онная турбина для замены турбин К-300-240 ХТЗ, отработавших ресурс. Из всех 
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турбоустановок с турбинами типа К-300-240 ХТЗ, установленных на Рефтинской ГРЭС, 

только в составе турбоустановки ст. №5 имелись дополнительные теплофикационные по-

догреватели. В частности, отбор на основной бойлер был выполнен из трубопровода воз-

врата отработанного в турбине питательного турбонасоса пара в проточную часть основ-

ной турбины. После замены турбины наблюдалась низкочастотная вибрация при включе-

нии питательного турбонасоса и включении «основного» бойлера. Проведённый автором 

расчётный анализ системы трубопроводов показал, что при определенных сочетаниях 

включения в работу оборудования со стороны системы трубопроводов на паровпуск ЦСД 

турбины действуют значительные сдвиговые усилия.  

Для снижения величин усилий и моментов, действующих на паровпуск ЦСД со сто-

роны трубопроводов отборов, автор рекомендовал организовать на трубопроводе отбора 

на основной бойлер трёхшарнирную схему компенсации тепловых расширений трубо-

провода с использованием линзовых компенсаторов в качестве шарниров. Предложенная 

автором схема размещения шарниров представлена на рисунке 8.1. Кроме реконструкции 

трубопровода станции рекомендовано для повышения устойчивости СТП изменить за-

зоры в поворотных поперечных шпонках. После реализации предложенных автором 

Шарнир 

1 

Шарнир 

2 

Шарнир 

3 

Рисунок 8.1 - Схема размещения шарниров на трубопроводе отбора на основной 

бойлер 
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мероприятий ранее имевшиеся нарушения вибрационного состояния турбины не наблю-

дались. 

8.1.1. Рекомендации для персонала станций и подрядных организаций 

На основе результатов исследования можно сформулировать следующие реко-

мендации для персонала станций:  

1. Обеспечить для всех трубопроводов трубопроводных систем, присоединённых 

непосредственно к турбине, свободное прохождение через строительные кон-

струкции. Минимальное расстояние от внешней поверхности трубопровода (по 

изоляции) до строительных конструкций или другого трубопровода должно 

быть не меньше 50 мм. 

2. При выполнении ремонтных работ на трубопроводах следить за тем, чтобы не 

был привнесён непредусмотренный проектом монтажный натяг. 

3. При замене линзовых компенсаторов исключить практику, когда компенсаторы 

заказываются по внешним признакам, например, по количеству линз. Линзовые 

компенсаторы, изготовленные по разной технической документации, имеют раз-

ную компенсирующую способность.  При необходимости замены линзовых ком-

пенсаторов документация на их замену должна разрабатываться специализиро-

ванной организацией. Объём работ, указанный в рабочей документации, не дол-

жен произвольно сокращаться (не должно быть частичного выполнения работ).  

4. Согласовать рабочую документацию на трубопроводы дополнительных отборов 

или на изменение трассировки существующих трубопроводов отборов с заводом 

– изготовителем турбины. При невозможности такого согласования рабочая до-

кументация должна пройти экспертную оценку на предмет минимизации усилий 

от трубопроводов.  

5. Проверить, что опоры и подвески маслопроводов, присоединённых к выносным 

корпусам подшипников, обеспечивают перемещение точек маслопроводов, в ко-

торых они установлены, на величину расчётного перемещения соответствую-

щего корпуса подшипников. 
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8.1.2. Рекомендации для проектных организаций 

Для проектных организаций, выполняющих рабочую документацию по обвязке 

турбины, автор считает необходимым рекомендовать: 

1. Выполнять анализ изменения усилий и моментов, действующих на турбину от 

присоединённых трубопроводов, на всех этапах пуска турбины и для всех вари-

антов включения вспомогательного оборудования в работу по разработанной с 

участием автора методике. 

2. При проектировании маслопроводов: 

− особое внимание уделять согласованности документации, выполняемой раз-

ными подразделениями; 

− избегать установки направляющих опор, ориентированных перпендику-

лярно оси турбины; 

− конструкции опор и подвесок в местах установки должны обеспечивать 

свободное перемещение маслопровода в точках установки опор и подвесок 

на расчётную величину его перемещения.   

Полностью предложенные автором подходы к проектированию трубопроводов 

реализованы в рабочей документации на турбоустановку с турбиной Р-105-12,8/1,5 ст. №5 

Ново-Салаватской ТЭЦ. Отсутствие проблем в работе СТП этой турбоустановки подтвер-

дило правильность предложенного подхода.  

8.2. Обеспечение устойчивости СТП к внешнему воздействию 

Как было показано в главах 4 и 5, геометрические параметры устройства сочлене-

ния цилиндра турбины и корпуса подшипника влияют на устойчивость СТП к внешнему 

воздействию и температурному перекосу по фланцам цилиндров турбины.  

С 2018 года зазоры во всех поворотных поперечных шпонках турбин, модернизи-

руемых или выпускаемых ООО «УК Теплоэнергосервис», выполняются исходя из усло-

вия обеспечения устойчивости к внешнему воздействию. Нареканий по работе СТП этих 
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турбин, а также по их вибрационному состоянию, связанному с изменением режимов ра-

боты, не поступало.  

Рекомендации по обеспечению устойчивости СТП к внешнему воздействию це-

лесообразно разделить на две части: для турбин, находящихся в эксплуатации, и для вновь 

проектируемых турбин. 

8.2.1. Мероприятия по увеличению устойчивости систем тепловых расширений 

турбин, находящихся в эксплуатации 

Для турбин, находящихся в эксплуатации, величина коэффициента устойчивости 

уже определена геометрическими параметрами цилиндра турбины, выносного корпуса 

подшипника и фундаментной рамы. Поэтому без перемонтажа турбины для повышения 

устойчивости СТП можно рассматривать только изменение соотношения зазоров в эле-

ментах СТП.  

Как отмечалось ранее в п. 5.4.1 настоящей работы, основным критерием измене-

ния зазора на «продольных шпонках» является угол поворота корпуса подшипника в го-

ризонтальной плоскости относительно ротора турбины. При повороте корпуса подшип-

ника в горизонтальной плоскости должны сохранять работоспособность масляные уплот-

нения, главный маслонасос, если он установлен на валу турбины, а также изменение уг-

лового положения корпуса подшипника в горизонтальной плоскости относительно оси 

турбины не должно оказывать недопустимого влияния на показания датчиков системы 

автоматического регулирования и защит. С другой стороны, увеличение угла поворота 

корпуса подшипника в горизонтальной плоскости увеличивает возможный угол поворота 

цилиндра турбины относительно оси турбины и, соответственно, относительно вращаю-

щегося валопровода, оказывая таким образом негативное влияние на работу концевых 

уплотнений цилиндра турбины. Соответственно, конструкция концевых уплотнений 

должна обеспечивать отсутствие пропаривания при повороте цилиндра турбины. 

Так, например, при эксплуатации одноцилиндровой турбины мощностью 20 МВт, 

являвшейся модернизацией турбины АК-50-1 ЛМЗ, наблюдалась некорректная работа 

реле осевого сдвига (РОС). Показания РОС при наборе половины номинальной мощности 
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приближались к уставке срабатывания защиты, что не позволяло выполнять дальнейшее 

нагружение турбины. Кроме того, в процессе эксплуатации турбины было отмечено сни-

жение величины абсолютного перемещения корпуса переднего подшипника до 6 мм про-

тив 11 мм, ранее достигавшихся. При вскрытии упорного подшипника повышенного из-

носа рабочих колодок и каких-либо отклонений в состоянии его конструкции персоналом 

станции и ремонтной организации не выявлено. Для определения причин некорректных 

показаний РОС с участием автора выполнено обследование турбоагрегата. Осмотр тур-

боустановки показал, что зазоры в соединениях СТП значительно отличаются от норма-

тивных. Так зазор на продольной шпонке составлял 0,7 мм (вместо 0,06 мм), зазор на ле-

вой поперечной шпонке (со стороны паровпуска на генератор) составил 0,3 мм (вместо 

0,08 мм), а зазор на правой поперечной шпонке отсутствовал. Кроме того, осмотр присо-

единённых к турбине трубопроводов выявил нарушения требований нормативной доку-

ментации. Анализ параметров состояния СТП, полученных при автоматической регистра-

ции переносным комплексом во время пуска, показал, что корпус подшипника двигался 

с момента начала прогрева цилиндра турбины до момента синхронизации, причём левая 

сторона опережала правую. К моменту включения генератора в сеть перемещения левой 

и правой сторон сравнялись, а затем, при нагружении, правая сторона опередила левую и 

в таком положении корпус подшипника практически остановился. Т.е. корпус подшип-

ника в процессе перемещения поворачивался относительно оси турбины. Сопоставление 

данных по изменению показаний штатного РОС, дополнительно установленного прибора 

ИП-17, датчиков перемещения и уклона корпуса подшипников, температуры упорных ко-

лодок показало, что причиной некорректных показаний РОС являлось, изменение поло-

жения (поворот) корпуса подшипника относительно диска РОС, закреплённого на роторе 

турбины. Механизм возникновения некорректных показаний РОС показан на рисунке 8.2. 

Красным цветом показано положение корпуса подшипника после синхронизации. 

Как видно из вышепредставленного примера, при увеличении угла поворота кор-

пуса подшипника в горизонтальной плоскости необходимо учитывать возможные откло-

нения в работе датчиков, установленных в корпусе подшипника. 
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В качестве критерия допустимого увеличения зазоров по «продольным шпонкам» 

можно принять критерии допустимого изменения уклона ригеля при пуске и останове 

турбины. Как указывалось ранее, нормативной документацией [34] допускается измене-

ние уклона ригеля на 0,5 мм/м при пуске турбины и на 0,2 мм/м при её останове. Соот-

ветственно, представляется возможным увеличить зазор по «продольным шпонкам» до 

величины, обеспечивающей угол поворота корпуса подшипника относительно оси тур-

бины до 0,2-0,25 мм/м. С учётом того, что для турбин производства ТМЗ расстояние 

между продольными шпонками под корпусом переднего подшипника составляет около 

1500 мм (турбины семейства Т-100/120-130 ТМЗ), то величина зазора по «продольным 

шпонкам» может быть увеличена до 0,2 мм. Безусловно, что величина этого зазора 

должна быть соотнесена с другими критериями надёжной работы турбины в целом.  

Учитывая, что значение коэффициента устойчивости для ЦВД турбин семейства 

Т-100/120-130 ТМЗ чуть меньше 1, рекомендуемое нормативной документацией увеличе-

ние зазора по поперечным шпонкам до 0,2 мм при зазоре на продольных шпонках 0,2 мм, 

исходя из выражения (4.35), не способно обеспечить устойчивость СТП к внешнему 

Рисунок 8.2 - Механизм возникновения некорректных показаний РОС 
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воздействию. В то же время, как было показано ранее в главе 4, угловые перемещения лап 

цилиндров относительно корпуса подшипника значительно превышают пределы, задан-

ные формулярными зазорами, и в процессе эксплуатации происходит увеличение «эффек-

тивного» зазора. С этой точки зрения целесообразно применение поперечных шпонок с 

эффектом поворотности – «разрезных» шпонок ЦКТИ или поворотных шпонок. По мне-

нию автора целесообразным, для новых турбин является применение «дисковых» попе-

речных шпонок [51], обеспечивающих наибольшую несущую способность сочленения. 

Суммарный зазор в направлении оси турбины для таких шпонок, для гарантированного 

обеспечения устойчивости СТП, не должен превышать 0,1 мм. 

8.2.2. Мероприятия по увеличению устойчивости систем тепловых расширений для 

новых турбин  

В отличие от турбин, находящихся в эксплуатации, для новых турбин, использу-

ющих традиционные устройства сочленения цилиндров турбин с выносными корпусами 

подшипников, возможно изменение геометрических параметров для увеличения коэффи-

циента устойчивости. Как было показано ранее в разделе 4.2, коэффициент устойчивости 

равен отношению расстояния между поперечными шпонками к расстоянию между 

направляющими осевого движения.   

Для новых турбин или для турбин при техническом перевооружении, когда вы-

полняется замена фундаментной рамы, расстояние между направляющими осевого пере-

мещения может быть сокращено. Критерием изменения расстояния между направляю-

щими и изменения зазоров между ними и корпусом подшипника как для новых турбин, 

так и для турбин, находящихся в эксплуатации, является угол поворота корпуса подшип-

ника в горизонтальной плоскости. И как было показано ранее, за предельную величину 

такого поворота можно принять величину 0,2-0,25 мм/м. 

Также увеличение коэффициента устойчивости может быть достигнуто за счёт 

увеличения расстояния между лапами цилиндра турбины опирающихся на корпус под-

шипника с соответствующим изменением конструкции корпуса подшипника. Как видно 

из данных, представленных в таблице 3.1, расстояние между лапами, опирающимися на 
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корпус переднего подшипника, как правило, меньше, чем расстояние между лапами, опи-

рающимися на корпус среднего подшипника. При значении коэффициента устойчивости 

больше 1 зазоры в направляющих осевого перемещения и на поперечных шпонках могут 

быть выполнены равными. 

Для исключения влияния температурного перекоса по фланцам цилиндра пере-

дачу осевого усилия целесообразно выполнить с исключением лап цилиндров из схемы 

передачи осевого усилия и организации передачи осевого усилия по оси турбоагрегата. 

Результаты представленного в главе 4 исследования показали, что для обеспечения устой-

чивости СТП к внешнему воздействию величина взаимного углового смещения цилиндра 

турбины и корпуса подшипника должна быть ограничена. В связи с этим автор считает, 

что применение в новых турбинах рекомендованного в [14, 53, 54] петлевого устройства 

сочленения (рисунок 8.3), нецелесообразно.   

Из ранее рассмотренных в главе 4 устройств сочленения автор, исходя из выпол-

ненного анализа, считает наиболее перспективным и целесообразным применение сцеп-

ного устройства в виде гибкой пластины (рисунок 1.25) и сцепного устройства «серьго-

вого» типа.  

1 - корпус подшипника; 2 - лапа цилиндра;  

3 - износостойкие твёрдые подкладки; 4 - корпус цилиндра;  

5 - продольные шпонки;  

А - узел соединения цилиндра турбины с корпусом подшипника. 

Рисунок 8.3 – Петлевое устройство сочленения [14] 
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Предложенные автором подходы к обеспечению устойчивости СТП полностью 

реализованы в турбине Р-105-12,8/1,5 ст. №5 Ново-Салаватской ТЭЦ. 

8.3. Изменение конструкции направляющих осевого перемещения для исключения 

возникновения пластических деформаций в паре «корпус подшипника – продольные 

шпонки» 

Как показал представленный в главе 3 анализ результатов обследования турбин, 

практически во всех рассмотренных случаях величина угла поворота корпуса подшип-

ника в горизонтальной плоскости относительно оси турбины превышала пределы, обу-

словленные величиной зазора в паре «корпус подшипника – продольная шпонка». Соот-

ветственно, в точках контакта боковых стенок паза в подошве корпуса подшипника с про-

дольными шпонками возникали пластические деформации, которые препятствовали сво-

бодному перемещению. Автором предложена конструкция дисковой направляющей осе-

вого перемещения корпуса подшипника, обеспечивающей постоянную площадь поверх-

ности контакта между боковыми поверхностями паза в подошве корпуса подшипника. 

Конструкция дисковой направляющей защищена патентом РФ на полезную модель [183].  

Дисковые направляющие осевого перемещения приняты к производству 

ООО «УК Теплоэнергосервис» для вновь проектируемых и реконструируемых турбин.  

8.4. Организация постоянного контроля параметров состояния СТП (изменение 

уклона ригеля, перемещения сторон выносных корпусов подшипников и т.п.) в 

процессе эксплуатации 

В главе 7 был показан и обоснован объём контроля параметров состояния СТП 

необходимый для достоверного определения причин нарушений в работе СТП., а именно: 

− перемещение корпуса подшипника слева и справа; 

− изменение уклона ригеля под выносным корпусом подшипника 
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− поперечные перемещения лап цилиндра турбины относительно корпуса 

подшипника 

Выполненный автором анализ данных, предоставленных НПП «Вибробит» (одним 

из основных производителей АСКВМ), более чем по 170 многоцилиндровым паровым 

турбинам производства различных заводов-изготовителей мощностью от 65 до 800 МВт, 

работающим на электростанциях России и стран СНГ, показал, что в большинстве слу-

чаев  количество заказываемых измерительных каналов механических величин совпадает 

с количеством измерительных каналов, характеризующих состояние валопровода отно-

сительно статора. Количество заказываемых измерительных каналов, характеризующих 

состояние статора (перемещения, уклоны), минимально. В большинстве случаев заказы-

валось только по одному датчику абсолютного теплового расширения на выносной кор-

пус подшипников. Датчики измерения уклонов ригелей/корпусов подшипников постав-

лялись только для части турбин К-300-240 ЛМЗ и К-300-240 ХТЗ. Измерительные каналы 

поперечных перемещений лап цилиндров относительно корпусов подшипников, по 

предоставленным данным, поставлялись только для нескольких турбин. 

Необходимо также отметить, что, по сведениям, предоставленным НПП «Вибро-

бит», в штатное (заводское) оснащение новых турбин входят, как правило, только изме-

рительные каналы контроля осевого сдвига, ОРР, искривления вала, абсолютных переме-

щений корпусов подшипников (только с одной стороны). Измерительные каналы для ряда 

параметров, регламентированных [34], например, уклонов ригелей/корпусов подшипни-

ков, поперечных перемещений лап, а также абсолютных перемещений выносных корпу-

сов подшипников со второй стороны от оси турбины, в состав поставок заводов-изгото-

вителей турбин не входят.  

С 2011 года, по инициативе автора, техническими заданиями ООО «УК Тепло-

энергосервис» на поставку АСКВМ для комплектации новых турбин или комплектов уз-

лов и деталей для технического перевооружения, предусмотрено оснащение корпусов 

подшипников датчиками перемещения с обеих сторон, оснащение каждого ригеля под 

выносным корпусом подшипника как минимум одним уклономером. Турбина  

К-330-24,5-4 УЗЭМ, в соответствии с разработанным с участием автора техническим за-

данием, оснащена полным комплектом измерительных каналов характеризующих 
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состояние статора, что позволило впоследствии диагностировать причины нарушений в 

работе её СТП. 

8.5. Выполнение в составе АСУ ТП модуля оперативной диагностики нарушений в 

работе СТП 

Результаты исследования автора по диагностике нарушений в работе СТП и в част-

ности элементы предложенной в главе 7 концепции оперативной диагностики реализо-

ваны в модуле диагностики тепловых расширений турбины ПТ-75/80-8,8/1,28-М ст. № 5 

ТЭЦ-ПВС ПАО «Северсталь». Аппаратная часть системы диагностики выполнялась си-

лами АО «Силовые машины» на базе АСУ ТП турбоустановки. Специалистами УрФУ 

разрабатывались алгоритмы модулей диагностики тепловых расширений, системы регу-

лирования и защиты, проточной части турбины, оборудования конденсационной уста-

новки, системы регенеративного подогрева питательной воды, системы подогрева сете-

вой воды. Алгоритмы для модуля вибродиагностики разрабатывались ЦКТИ. 

В рамках этой работы с участием автора были разработаны:  

1) Перечень событий, свидетельствующих о возникновении дефектов; 

2) Критерии наличия/отсутствия события; 

3)  Алгоритмы определения наличия/отсутствия события; 

4) Таблицы связи событий и дефектов (весовые коэффициенты для вероятност-

ной экспертной системы); 

5) Перечень измеряемых параметров необходимых для работы модуля диагно-

стики тепловых расширений (34 параметра); 

6) Перечень ранее зарегистрированных в базе данных параметров, необходи-

мых для реализации алгоритмов определения наличия/отсутствия события 

(22 параметра); 

7)  Перечень вычисляемых параметров, необходимых для реализации алгорит-

мов определения наличия/отсутствия события (40 параметров); 
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8) Таблица контрольных величин, соответствующих нормальному состояния 

СТП турбины ПТ-75/80-8,8/1,28-М ст. № 5 ТЭЦ-ПВС ПАО «Северсталь» 

(58 параметров); 

9) Контрольные примеры для проверки программной реализации алгоритмов 

(24 примера). 

На рисунке 8.4 в качестве примера представлен фрагмент таблицы с перечнем из-

меряемых параметров состояния СТП турбины ПТ-75/80-8,8/1,28-М ст. № 5 ТЭЦ-ПВС 

ПАО «Северсталь». 

На рисунке 8.5, также в качестве примера представлен фрагмент отчёта по НИР с 

контрольным примером для проверки одного из алгоритмов наличия события, а именно 

события  «Разница температур упорных колодок в вертикальной плоскости» для модуля 

диагностики СТП турбины ПТ-75/80-8,8/1,28-М ст. № 5 ТЭЦ-ПВС ПАО «Северсталь». 
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Рисунок 8.4 - Фрагмент таблицы с перечнем измеряемых параметров состояния 

СТП турбины ПТ-75/80-8,8/1,28-М ст. № 5 ТЭЦ-ПВС ПАО «Северсталь» 
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Рисунок. 8.5 – Фрагмент отчета о НИР с контрольным примером 
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8.6. Выводы  

1. Реализованные на различных турбинах в составе различных турбоустановок пред-

ложенные автором решения по повышению надёжности СТП показали свою рабо-

тоспособность и эффективность и подтвердили правильность обоснованных авто-

ром положений.  

2. Реализация разработок диссертационного исследования проведена по следующим 

направлениям:  

а). минимизация усилий со стороны присоединённых к турбине трубопроводов – 

на 18 турбинах; 

б). обеспечение устойчивости СТП к внешнему воздействию – на 5 турбинах; 

в). изменение конструкции (геометрических характеристик) направляющих осе-

вого перемещения для исключения возникновения пластических деформаций в 

паре «корпус подшипника – продольные шпонки» –принято к производству в 

ООО «УК Теплоэнергосервис»; 

г). организация постоянного контроля за параметрами состояния СТП (изменение 

уклона ригеля, перемещения сторон корпусов подшипников и т.п.) в процессе 

эксплуатации – на 6 турбинах; 

д). выполнение в составе АСУ ТП модуля оперативной диагностики нарушений в 

работе СТП – на турбине ПТ-75/80-8,8/1,28-М 

3. По результатам исследования подготовлено учебное пособие, одобренное методи-

ческим советом Уральского энергетического института УрФУ. Пособие использу-

ется в учебном процессе кафедры «Турбины и двигатели» УрФУ. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

На основании выполненного исследования можно сформулировать следующие ос-

новные выводы и положения: 

1. Вопросы обеспечения надёжной работы системы тепловых перемещений выносных 

корпусов подшипников паровой турбины необходимо рассматривать как совокуп-

ность взаимосвязанных и взаимовлияющих инженерных и информационных реше-

ний по турбоустановке. Под инженерными решениями автором понимаются проект-

ные, конструкторские и технологические решения. К проектным решениям отно-

сятся решения по минимизации усилий и моментов действующих на турбину со сто-

роны присоединённых трубопроводов. Под конструкторскими решениями понима-

ется устройство элементов собственно турбины, участвующих в организации пере-

мещений выносных корпусов подшипников, т.е. направляющих осевого перемеще-

ния и устройств сочленения цилиндров турбины с выносными корпусами подшип-

ников. К технологическим решениям относятся особенности проведения пусковых 

операций, в т.ч управления тепловыми перемещениями, учитывающих особенности 

конкретных турбин. К информационным решениям относятся мероприятия по кон-

тролю и своевременному выявлению нарушений в работе СТП.  

2. Наиболее информативным критерием надёжной работы СТП современных паровых 

турбин является изменение в допустимых пределах уклона верхней поверхности по-

перечного ригеля фундамента под выносным корпусом подшипника.  

3. В результате комплексного исследования влияния различных факторов на деформа-

ции поперечных ригелей фундамента выявлено, что в настоящее время, в условиях 

применения антифрикционных материалов на поверхностях скольжения корпусов 

подшипников по фундаментным рамам, основными причинами недопустимого из-

менения уклона ригеля являются дополнительные силы сопротивления перемеще-

нию выносных корпусов подшипников по фундаментным рамам, возникающие при 

контакте боковых поверхностей паза в подошве корпуса подшипника с направляю-

щими осевого перемещения. Наиболее неблагоприятным, с точки зрения возмож-

ного заклинивания корпуса подшипников на продольных шпонках, является «диаго-

нальный» контакт в паре «корпус подшипника – продольные шпонки».  
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4. Предложено понятие устойчивости системы тепловых перемещений паровой тур-

бины как исключение возникновения «диагонального» контакта в паре «корпус под-

шипника – продольные шпонки» 

5. Натурными исследованиями установлено, что одним из факторов возникновения 

«диагонального» контакта в паре «корпус подшипника – продольные шпонки» явля-

ются усилия и моменты от присоединённых к турбине трубопроводов, поворачива-

ющие и сдвигающие цилиндры турбины и выносные корпуса подшипников относи-

тельно оси турбины. Поскольку полностью устранить влияние присоединённых тру-

бопроводов невозможно, необходимо обеспечить устойчивость СТП к внешнему 

воздействию за счёт конструктивных изменений элементов СТП. 

6. Впервые, для исследования условий устойчивости СТП к внешнему воздействию, 

предложена универсальная кинематическая модель системы «цилиндр турбины – 

выносной корпус подшипника – фундамент турбины». 

7. Расчётные исследования, проведённые с использованием универсальной кинемати-

ческой модели, показали, что для обеспечения устойчивости СТП необходимо огра-

ничить величину угла поворота в узле сочленения цилиндра турбины и корпуса под-

шипника.  

8. Для обеспечения устойчивости СТП паровой турбины с одним перемещающимся 

выносным корпусом подшипника достаточно, чтобы предельный угол поворота в 

узле сочленения цилиндра турбины и корпуса подшипника не превышал предель-

ного угла поворота корпуса подшипника относительно оси турбины. Для обеспече-

ния устойчивости СТП паровой турбины с несколькими последовательно перемеща-

ющимся выносными корпусами подшипников необходимо, чтобы предельные углы 

поворота во всех узлах сочленения цилиндров турбины с корпусами подшипников 

не превышали величины наименьшего из всех предельного угла поворота корпуса 

подшипников относительно оси турбины. 

9. Для оценки устойчивости СТП к внешнему воздействию автором разработана и 

предложена диаграмма устойчивости.  

10. Для исследования устойчивости СТП к температурному перекосу предложена ана-

литическая модель, позволяющая оценить величину усилий, действующих на про-

дольные шпонки в зависимости от величины температурного перекоса на фланцах 

цилиндра и геометрических параметров цилиндра турбины и выносного корпуса 
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подшипников. Выполнена методом конечных элементов верификация результатов, 

получаемых с использованием аналитической модели. Результаты расчётных иссле-

дований, выполненных с использованием аналитической модели, показали, что уве-

личение зазоров на продольных шпонках позволяет увеличить величину допусти-

мого температурного перекоса на фланцах цилиндра турбины.  

11.  На основе результатов исследования причин, вызывающих нерасчётные силы со-

противления перемещению корпуса подшипника, автором предложена и защищена 

патентом РФ на полезную модель конструкция дисковой направляющей осевого пе-

ремещения, использующая принцип поворотности направляющего элемента. Срав-

нительный анализ предложенной автором конструкции и других конструкций 

направляющих осевого перемещения корпусов подшипников, также использующих 

принцип поворотности направляющего элемента, показал, что дисковая направляю-

щая обеспечивает наилучшую несущую способность, т.е. поперечное усилие со сто-

роны корпуса подшипника, при котором отсутствуют пластические деформации в 

элементах СТП.   

12. Сформирован и обоснован перечень параметров, необходимых для достоверной ди-

агностики нарушений в работе СТП, определены необходимая периодичность про-

ведения измерений и точность измерительных приборов.   

13. Разработана концепция модуля автоматизированной оперативной диагностики СТП 

позволяющего выявлять три группы дефектов: повышенные силы трения на поверх-

ности скольжения корпуса подшипника; заклинивание корпуса подшипника на про-

дольных шпонках и заклинивание одной из пары опорных лап на поперечной 

шпонке. Для турбины ПТ-75/80-8,8/1,28-М сформулированы и представлены как в 

текстовом, так и в математическом виде алгоритмы определения наличия признаков 

дефектов. Разработаны контрольные примеры для проверки правильности реализа-

ции алгоритмов в программно-аппаратном комплексе АСУ ТП. 

Результаты выполненного исследования подтверждают, что вопросы организации 

надёжной работы системы тепловых перемещений выносных корпусов подшипников па-

ровых турбин необходимо рассматривать как комплекс взаимосвязанных инженерных и 

информационных решений. 

Перспективными направлениями дальнейших работ по повышению надёжности 

СТП паровых турбин, по мнению автора, являются: разработка методик и методов 
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оптимизации внешних усилий действующих на турбину со стороны присоединённых тру-

бопроводов на всех этапах пуска и переходных режимах работы турбины; исследование 

влияния изменения и перераспределения нагрузок на опорные лапы цилиндров во время 

пуска турбины на возникновение дополнительных сил сопротивления перемещению кор-

пусов подшипников; разработка методов корректировки перемещений выносных корпу-

сов подшипников на основе данных модуля диагностики тепловых перемещений.  
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СПИСОК СОКРАЩЕНИЙ  

АСКВМ – автоматизированная система контроля вибрации и механических величин;  

АСУ ТП – автоматизированная система управления технологическим процессом; 

ВД – высокое давление; 

ВТИ – Открытое акционерное общество «Всероссийский дважды ордена трудового крас-

ного знамени теплотехнический научно-исследовательский институт» (г. Москва, 

РФ); 

КП1 – корпус переднего подшипника; 

КП2 – корпус среднего подшипника; 

КПД – коэффициент полезного действия; 

КТЗ – ПАО «Калужский турбинный завод» (г. Калуга, РФ) 

ЛКМ – литые композиционные материалы; 

ЛМЗ – Ленинградский Металлический завод (г. Санкт-Петербург, РФ), в настоящее время 

филиал ОАО «Силовые машины»; 

МФЛ – металлофторопластовая лента; 

МЭИ – Московский энергетический институт, ныне Федеральное государственное бюд-

жетное образовательное учреждение высшего образования «Национальный ис-

следовательский университет «МЭИ» (г. Москва, РФ); 

НД – низкое давление; 

НТД – нормативно-техническая документация; 

ОРГРЭС – Производственное объединение по наладке, совершенствованию технологии 

и эксплуатации электростанций и сетей «Союзтехэнерго» 

ОРР – относительное расширение ротора; 

ПГУ – парогазовая установка; 

ПНД – подогреватель низкого давления; 

ПСГ – подогреватель сетевой горизонтальный; 
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РК – регулирующий клапан; 

РОС – реле осевого сдвига; 

СД – среднее давление; 

СК – стопорный клапане; 

СКТР – система компенсации тепловых расширений трубопроводов; 

СПИК – мобильный специализированный программно-измерительный комплекс;  

СТП – система тепловых перемещений выносных корпусов подшипников; 

ТМЗ – ОАО «Турбомоторный завод» (г. Екатеринбург, РФ), в 2004 году на его базе со-

здано АО «Уральский турбинный завод»; 

ТЭС – тепловая электрическая станция; 

УЗЭМ – ЗАО «Уральский завод энергетических машин» (г. Екатеринбург, РФ), входил в 

группу компаний «Теплоэнергосервис»; 

УрФУ - Федеральное государственное автономное образовательное учреждение высшего 

образования «Уральский федеральный университет имени первого Президента 

России Б.Н. Ельцина» 

УТЗ – АО «Уральский турбинный завод» (г. Екатеринбург, РФ), организован в 2004 году 

на базе коллектива и производственных мощностей турбинного производства 

ОАО «Турбомоторный завод»; 

ХТЗ – Харьковский турбинный завод, ныне АТ «Українські енергетичні машини» (г. 

Харьков, Украина); 

ЦВД – цилиндр высокого давления, первый по ходу пара цилиндр многоцилиндровой па-

ровой стационарной турбины; 

ЦКТИ – ОАО «Научно-производственное объединение по исследованию и проектирова-

нию энергетического оборудования им. И.И. Ползунова», ранее - Центральный 

котлотурбинный институт (г. Санкт-Петербург, РФ); 

ЦНД – цилиндр низкого давления, последний по ходу пара цилиндр многоцилиндровой 

паровой стационарной турбины с конденсатором; 

ЦПФ – система «цилиндр турбины – корпус подшипника – фундамент»; 
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ЦСД – цилиндр среднего давления, промежуточный по ходу пара цилиндр многоцилин-

дровой паровой стационарной турбины с конденсатором. 
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