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В статье представлены численные исследования влияния переходных режимов работы упорного 
подшипника скольжения с неподвижными подушками центробежного или винтового компрессо-
ра. Исследуется изменение несущей способности подшипника, максимальной температуры смаз-
ки и потерь мощности при изменении частоты вращения упорного диска ротора. Обнаружен 
скачок несущей способности и потерь мощности в первых секундах разгона упорного диска  
и низкой вязкости смазки при температуре подачи. Исследовано изменение несущей способно-
сти упорного подшипника при одновременном выбеге ротора и непрерывном мягком помпаже 
центробежного компрессора. Отмечено возникновение некоторого разрежения на рабочей по-
верхности подушки при остановке и продолжающемся гармоническом осевом перемещении 
упорного диска.

Ключевые слова: компрессор, упорный подшипник, переходный режим, помпаж, частота враще-
ния, несущая способность, максимальная температура, потери мощности.

Введение

Центробежный и винтовой компрессор состо-
ит из множества элементов конструкции разного 
функционального назначения. Они подвергаются 
в совокупности различным физическим воздей-
ствиям: силовым, температурным, коррозионным  
и пр., изменяющимся в том числе во времени. Ре-
зультирующие рабочие параметры элементов кон-
струкции являются реакцией на совокупность всех 
воздействующих внешних факторов. Наиболее от-
ветственными элементами корпуса компрессора 
традиционно считаются узлы трения: это подшип-
ники и уплотнения. От них зависит надежность  
и долговечность эксплуатации компрессора, что 
объясняется непосредственным восприятием усло-
вий сжатия газа, соответствующих им силовых на-
грузок от ротора компрессора и давлений среды,  
в том числе при переходных режимах. Переходные 
или неустановившиеся режимы работы центробеж-
ных (ЦК) и винтовых (ВК) компрессоров возникают 
при переходе с одной частоты вращения на другую, 
изменении сопротивления сети на всасывании или 
нагнетании, пуске и остановке компрессора [1, 2]. 
Это может привести к перемещению цапфы ротора 
(или упорного диска) в пределах рабочего зазора 
под действием переменной силовой нагрузки и ди-
намическому нагружению самого узла трения. Боль-
шинство внешних факторов необходимо учитывать 
на этапе расчета и проектирования, чтобы заранее 
предсказать изменение характеристик подшипни-
ка скольжения. Теоретический анализ позволяет 
еще на начальном этапе подобрать геометрические  
и режимные параметры подшипников скольжения 
и уплотнений, влияющие, в том числе, на вибраци-

онную надежность роторной системы высокоско-
ростной компрессорной машины.

При переходном поведении подшипника сколь-
жения следует определить максимально допустимые 
нагрузки (или минимальные зазоры) и тепловое со-
стояние элементов подшипника. Расчет включает 
также определение критических параметров hmin 

и t
max

, достижение которых может привести к по-
тенциальной аварии. Широко применяемый ана-
лиз стационарного состояния при постоянных вос-
принимаемой нагрузке и частоте вращения ротора  
не дает исчерпывающую информацию о подшип-
нике жидкостного трения [3]. Например, тепловые 
поля смазочного слоя подушки, пограничного слоя 
межподушечного канала и окружающих его твер-
дых деталей для установления при смене режима 
работы требуют длительного времени до несколь-
ких минут, тогда как изменения эксплуатационных 
параметров компрессора могут быть скоротечными.

В литературе описаны многие исследования пу-
сковых режимов работы подшипников скольжения. 
C. M. Ettles с соавторами [4] заявил, что заклини-
вание упорных подшипников скольжения (УПС) 
было вызвано пониженной температурой масла за-
топленного корпуса при холодном пуске и в ава-
рийном случае это может привести к касанию. Он 
же указывает на влияние габаритных размеров 
[5]: максимально допустимые удельные нагрузки 
для подшипников меньшего размера выше вслед-
ствие меньшей силовой деформации подушек. Для 
предотвращения заклинивания при пуске машины  
на практике самоустанавливающиеся подушки УПС 
иногда могут быть оснащены гидростатической си-
стемой подъема [6], которая отключается при до-
стижении 80 % от номинальной частоты вращения. 
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К схожим выводам приходит M. Fillon с соавторами 
[7, 8], который исследовал влияние времени пуска 
машины на характеристики опорного подшипника 
с самоустанавливающимися подушками. При усло-
вии быстрого разгона ротора от состояния покоя 
до номинальной угловой скорости может произой-
ти касание вследствие уменьшения рабочего зазора 
подшипника. Это происходит из-за быстрого тепло-
вого расширения цапфы ротора. Такой эффект от-
сутствует при вертикальном расположении ротора 
машины.

Ранее П. Г. Урасов [9] по отношению к УПС  
с самоустанавливающимися подушками отмечает, 
что при горячем пуске минимальные толщины сма-
зочного слоя больше, а максимальные температуры 
меньше в сравнении с холодным пуском. Следова-
тельно, необходимо принудительно обеспечивать 
горячие пуски путем подогрева масла в маслобаке 
до 30…35 ºС, но учитывать, что при таком способе 

большое влияние оказывают тепловые деформации 
деталей подшипника.

В настоящей работе изучаются переходные ре-
жимы работы УПС с неподвижными подушками 
ЦК и ВК (рис. 1), предназначенного для уменьше-
ния износа и трения между вращающимися и не-
подвижными частями конструкции, восприятия 
возмущающих сил вдоль оси ротора компрессора 
и фиксации ротора относительно корпуса в осевом 
направлении. Осевая нагрузка может возникнуть  
от суммарного перепада давления на рабочих сту-
пенях ЦК; от внутренних нестационарных газоди-
намических процессов сжимаемого газа в проточ-
ной части ЦК; от перепада давления сжимаемого 
газа между сторонами нагнетания и всасывания ВК 
высокого давления (с конечным давлением более  
10 МПа) и/или от осевой составляющей нагрузки 
косозубого зубчатого зацепления, например, цен-
тробежного компрессора со встроенным повышаю-
щим мульпликатором [1, 3].

В условиях, когда усложняются современные 
режимы работы упорных подшипников компрессо-
ров, необходимо повышать точность разрабатыва- 
емых математических моделей, которые учитывают 
все большее количество эксплуатационных факто-
ров. На основе этих моделей создаются программы 
расчетов, которые позволяют более детально про-
ектировать УПС компрессоров. Следовательно, по-
нимание физики протекания гидродинамических  
и тепловых процессов в смазочных и пограничных 
слоях УПС при переходных режимах является ак-
туальной задачей, заметно влияющей на общее по-
вышение качества расчета и ресурса работы ком-
прессора.

Постановка задачи

Изучаемый УПС состоит из неподвижных (фик-
сированных) подушек 1, 2 цельного кольцевого под-
пятника и вращающегося упорного диска 3, кото-
рые разделены между собой смазочными слоями 4 
над опорной поверхностью подушек (рис. 2). Разде-
ление обеспечивается посредством возникновения 
гидродинамического давления в смазочных слоях 
за счет вращения диска 3, сужающегося зазора  
по направлению вращения и подачей смазки необ-
ходимого объема и требуемой вязкости. При вра-

Рис. 1. Общий вид опорно-упорного подшипника с винтовой 
поверхностью клинового скоса упорной поверхности после 

эксплуатации фирмы Sundyne
Fig. 1. General view of the fixed pad thrust bearing with a taper 

land on the surface after operation by Sundyne

                        а)                                                 б)                                                              в)
Рис. 2. Расчетная схема упорного подшипника скольжения: а — профиль подушки с винтовой поверхностью; 

б — профиль подушки с параллельным МПК скосом; в — разрез по А-А вдоль среднего радиуса: 1, 2 — клиновая 
и плоская части подушки; 3 — упорный диск; 4, 5 — смазочный и пограничный слои;  к, n,  — угловые протяженности 

клина, подушки и элемента периодичности; Hn, Hд — толщины подушки и диска
Fig. 2. Calculation scheme of a fluid film thrust bearing: а — profile of a pad with a taper land; б — profile of a pad with a parallel 
taper land; в — section A-A along the average radius: 1, 2 — taper and flat areas of the pad; 3 — collar; 4, 5 — lubricant film and 

boundary layer; к, n,   — angular extents of the taper area, pad and periodicity element; 
Hn, Hд — thicknesses of the pad and collar
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щении диска 3 смазка его поверхностью увлекается 
в сужающийся клиновой зазор, в результате чего 
давление в смазочных слоях 4 подшипника возрас-
тает. В пространство между подушками подается 
свежая смазка от маслосистемы установки, которая 
далее попадает на входное сечение смазочного слоя 
подушки. В этих межподушечных каналах (МПК) 
при вращении упорного диска на его поверхности 
формируется тонкий пограничный слой смазки 5, 
участвующий в сложном теплообменном процес-
се смешивания смазки перед входом в последу- 
ющую подушку [10, 11]. Все подушки подшипника 
имеют единую уникальную геометрию рабочей по-
верхности, называемую профилем. В компрессор-
ной технике наиболее применяемыми являются 
два профиля неподвижной поверхности подушки: 
винтовая поверхность клинового колоса (рис. 2а)  
и параллельный МПК скос (рис. 2б). Профиль 
позволяет создать гидродинамическое давление  
с определенной эпюрой, интеграл которой по рабо-
чей поверхности подушки образует несущую спо-
собность P, уравновешивающую внешнюю осевую 
силу F и обеспечивающую гарантированный зазор 
h2

 для исключения касания подушек о диск. 
Для исследования упорного подшипника с не-

подвижными подушками ЦК или ВК разработана 
программа расчетов Sm2px3Txτ [12]. В основе про-
граммы лежит периодическая термоупругогидро-
динамическая (ПТУГД) математическая модель [11, 
13], которая учитывает переходные режимы работы 
упорного подшипника. Учитывая, что в уравнении 
энергии в окружном направлении преобладают 
конвективные слагаемые, то температура смазки 
на входе в смазочный слой является наиболее важ-
ным граничным условием для данного уравнения, 
значительно влияющим на выходные характеристи-
ки подшипника жидкостного трения. Особенность 
ПТУГД модели заключается в постановке периоди-
ческого граничного условия для уравнения энергии 
на входе в смазочный слой при φ = 0 и φ = θ [3, 
13]. В модели учитываются возникновение гидро-
динамического давления смазочного слоя в области  
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 над поверхностью подушки (область уравнения 
Рейнольдса) и совместные процессы распростране-
ния теплоты во всех областях подшипника (области 
уравнения энергии) [11, 13]: в смазочном и погра-
ничном слоях области 
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, неподвижной подушке 
области 
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, вращающемся упорном диске области 
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 с учетом условий теплообмена с окружающей 
средой и МПК. В результатах расчета програм-
мы Sm2px3Txτ представлено изменение локальных 
(максимальная температура и минимальная толщи-
на смазочного слоя подшипника), интегральных 
(несущая способность, потери мощности на трение, 
расходы смазки через входное и выходные сечения 
смазочного слоя, тепловые потоки через сечения 
конструктивных элементов и слоев смазки, распре-
деление давлений и температур и др.) и динамиче-
ских (коэффициенты жесткости и демпфирования) 
характеристик в зависимости от времени с возмож-
ностью осевого перемещения упорного диска или 
изменения частоты вращения ротора компрессо-
ра. Для этого при моделировании были сохранены 
локальные составляющие высоты зазора 
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 для 
уравнения Рейнольдса и произведения плотности 
и температуры 

1L  

,2L  

,3L  

4L  

h  

    

  ,exp 11 ωω ττβωω   

 ,ln
1

21
12

ωω
ττ

β
ωω

ω 
  

dtdωε   

 

 для уравнения энергии [13, 
14].

Изменение угловой скорости вращения диска  
в ПТУГД модели при переходном режиме происхо-
дит плавно согласно экспоненциальной зависимости

   ,                  (1)

где βω — коэффициент изменения угловой скоро-
сти. Он может быть вычислен с достаточной степе-
нью точности по формуле

     (2)

где τω1
, ω

1
 и τω2

, ω
2
 — время и изменение угловой 

скорости при изменении режима работы компрес-
сора.

Такая постановка задачи совместно с измене-
нием формы зазора [15] позволяет полноценно из-
учить влияние переходных режимов работы ЦК  
и ВК на характеристики упорного подшипника. 
Более подробное описание трехмерной нестацио-
нарной ПТУГД математической модели УПС с не-
подвижными подушками ЦК и ВК с необходимы-
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,  
особенностей численной реализации, массового  
и теплового балансов элемента периодичности про-
граммы Sm2px3Txτ можно найти в статьях [11, 13, 
14]. Представленный ниже численный расчет пере-
ходных режимов работы предполагает несколько 
допущений:

1) согласно кривой Герси–Штрибека [16], пред-
полагается жидкостный режим трения, для которо-
го характерен гарантированный сужающийся рабо-
чий зазор для протекания смазки и возникновения 
гидродинамического давления. Полужидкостный  
и граничный режимы трения, которые могут про-
являться при начальных пусковых и остановоч-
ных режимах при малой высоте зазора, в работе 
не рассматриваются. Косвенно это подтверждается 
экспериментами УПС на стенде [17, рис. 6], когда 
жидкостный режим трения с увеличением давления 
возникает практически сразу после пуска и сохра-
няется при выбеге ротора;

2) рассматривается режим теплового пуска при 
постоянном осевом зазоре без вероятности закли-
нивания УПС в процессе пуска компрессорной ма-
шины.

Результаты численных экспериментов

В качестве исходных данных для программы 
Sm2px3Txτ при численных экспериментах приня-
ты геометрические размеры упорного подшипника 
скольжения центробежного компрессора, распо-
ложенного в лаборатории кафедры «Низкотемпе-
ратурная и компрессорная техника и технологии» 
Казанского национального исследовательского тех-
нологического университета, г. Казань [11, 14, 17]. 
На условной границе пограничного слоя задавалась 
температура смазки в МПК, т.е. t = t0. Использо-
вались характеристики турбинного масла Тп-22С 
по ТУ 38.101821-83 или Тп-22Б по ТУ 38.401-58-48-92 
класса вязкости ISO VG 32. Размеры аппроксими-
рующих сеток приняты N

r
 = 51, Nφ = 71, N

y
 = 31,  

N
уп
 = 9, N

уд
 = 9. Остальные исходные данные ука-

заны в табл. 1.
В качестве верхнего уровня приняты значения 

частоты вращения n = 5000 мин–1 (ω = 523,5988 с–1)  
и 10000 мин–1 (ω = 1047,198 с–1). Из-за особен-
ностей численной реализации произвольно за на-
чальное значение принята частота вращения n =  
=10 мин–1, что условно соответствует состоянию 
покоя ротора компрессора. Принято условие по-
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стоянства зазора при переходных процессах: h
2
 =  

=25 мкм и 50 мкм. Для анализа остановки ЦК при 
одновременном мягком помпаже приняты следу-
ющие его параметры: циклическая частота Ω = 
= 6,28 рад/с (= 1 Гц), зазор h

2
 = 50 мкм и ам-

плитуда A = 25 мкм перемещения упорного диска 
ротора.

На рис. 3 представлено изменение несущей 
способности P упорного подшипника при пуске 
компрессора в процессе разгона ротора. Как пра-
вило, пуск компрессора осуществляется быстро  
в течение нескольких десятков секунд за счет зна-
чительного прикладываемого момента привода, рас-
кручивающего ротор валопровода компрессорного 
агрегата. Как видно, для всех кривых несущей спо-
собности на начальном этапе пуска при τ = 0…4 с.  
происходит резкое возрастание (скачок) несущей 
способности. По-видимому, это связано с низкими 
тепловыделениями и, соответственно, повышенной 
вязкостью по объему смазочного слоя при темпе-
ратуре t  t

0
=40 С  при первых секундах пуска. 

После первоначального скачка на работу упорного 
подшипника начинают сказываться возрастающие 
потери энергии на трение при повышении n, и, сле-
довательно, происходит нагрев смазочного и погра-
ничного слоев и окружающих их деталей. В резуль-
тате повышается общий температурный уровень 
смазки, понижаются вязкость и реакция смазочной 
пленки подшипника. В зависимости от интенсивно-
сти тепловых процессов после скачка кривая P мо-
жет практически сразу установиться либо немного 
возрасти с последующим монотонным понижени-
ем и установлением при достижении   заданного 
значения. Однако чем меньше величина зазора h

2
, 

тем на бульшую величину возрастает величина P.  
На величину скачка несущей способности и по-
следующего ее убывания также влияет верхний 
уровень повышения частоты вращения: кривые 1-2  
и 1-2' изменения угловой скорости ω (ускорение 
диска). Наибольшее пиковое значение P наблю-
дается при h

2
 = 25 мкм и разгоне до n = 10… 

10000 мин–1. Например, при одинаковом зазоре  
и при разных моментах времени  величина P  
в этом случае выше на 70,3 %, чем при разгоне  
до n = 10…10000 мин–1. Далее по мере увеличе-
ния тепловыделений несущая способность резко  
и практически линейно уменьшается и устанавли-
вается уже за временными пределами τ > 61 с. раз-
гона ротора компрессора.

Влияние вязкостно-температурного состояния 
смазки при разгоне на локальную максимальную 
температуру t

max
 представлено на рис. 4. Перед пу-

ском в состоянии относительного покоя максималь-

Таблица 1. Исходные параметры упорного подшипника
Table 1. Initial parameters of the thrust bearing

№ 
п/п

Параметр Обозначение и единица измерения Значение

1. Профиль рабочей поверхности подушки винтовая поверхность (рис. 2а) –

2. Частота вращения ротора n, мин–1 6000

3. Внутренний диаметр D
1
, мм 70

4. Внешний диаметр D
2
, мм 115

5. Количество подушек z 8

6. Высота зазора h
2
, мкм 90

7. Угловая протяженность подушки θ
n

38,8°

8. Угловая протяженность скоса θ
к

0,75·θ
п

9. Глубина скоса δ
ск
, мм 0,05

10. Толщина упорного диска H
д
, мм 25

11. Толщина подушки H
n
, мм 5

12. Коэффициент теплопроводности материала 
подушки и упорного диска

λ
n
 = λ

д
, Вт/(м∙град) 50

13. Теплоемкость материала подушки и упорного диска с
n
 = c

д
, Дж/(кг∙град) 469

14. Температура подачи смазки t
0
, °С 40

15. Давление по краям подушки, абс. p|
г
, МПа 0,24…0,26

16. Коэффициент теплоотдачи α
T
, Вт/(м2∙град) 300…500

Рис. 3. Изменение несущей способности упорного 
подшипника при пуске компрессора: - - - h

2
 = 25 мкм, 

n = 10…5000 мин–1, Δτ = 60 с.; – – – h
2
  = 25 мкм, 

n = 10…10000 мин–1, Δτ = 60 с.; -•-•- h
2
  = 50 мкм, 

n = 10…5000 мин–1, Δτ = 60 с.;   -••-••- h
2
  = 50 мкм, 

n = 10…10000 мин–1, Δτ = 60 с.
Fig. 3. Change in the bearing capacity of the thrust bearing 

when starting the compressor: - - - h
2
  = 25 µm, 

n = 10…5000 rpm, Δτ = 60 s; – – – h
2
  = 25 µm, 

n = 10…10000 rpm, Δτ = 60 s; -•-•- h
2
  = 50 µm, 

n = 10…5000 rpm, Δτ = 60 s;  -••-••- h
2
 = 50 µm, 

n = 10…10000 rpm, Δτ = 60 s
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ная температура смазочного и пограничного слоев 
равна начальной температуре t  t

0
=40 С, незави-

симо от величины зазора. Далее по мере увеличения 
частоты вращения и расхода механической энергии 
привода при вращении диска на преодоление по-
терь на трение, обусловленные силами сопротив-
ления вязкой жидкости сдвигу, общий температур-
ный уровень смазки непрерывно повышается. Чем 
меньше величина зазора h

2
 и больше величина угло-

вой скорости диска ω, тем более крутой становится 
кривая увеличения температуры t

max
. Наибольшие 

предельные значения температуры t
max

 возникают 
при минимальном зазоре h

2
 = 25 мкм и разгоне 

диска до n = 10…10000 мин–1 в момент времени  
τ = 62 с.: в этом случае при том же зазоре величина 
максимальной температуры выше на 112,5 %, чем 
при разгоне до n = 10…5000 мин–1. Причем увели-
чение зазора до h

2
 = 50 мкм снижает температуру 

t
max

 в момент времени τ = 62 с. на 65,4 %. Фак-
тически все кривые максимальной температуры  
на рис. 4 продолжают расти, и процесс установле-
ния теплового состояния завершится после оконча-
ния разгона ротора при τ > 61 с.

Тепловое состояние упорного подшипника 
скольжения определяет гидродинамические поте-
ри мощности на трение N (рис. 5). При начальном 
пуске, когда вязкость смазочного и пограничного 
слоев при температуре t  t

0
  имеет повышенные 

значения, потери N совершают также скачок, в том 
числе за счет увеличения скоростей V

r
 и Vφ по высо-

те зазора в случае малого зазора [13]. В дальнейшем 
по мере возрастания температурного уровня смаз-
ки за счет тепловыделений при вязкостном сдвиге  
и понижения вязкости потери мощности N понижа-
ются и устанавливаются с разной интенсивностью 
в зависимости от величины зазора и разгона дис-
ка ротора. Например, при h

2
 = 25 мкм и разгоне 

диска до n = 10…10000 мин–1 потери мощности 
N выше на 220,2 %, чем при разгоне до n = 10… 
5000 мин–1 при том же зазоре и разных моментах 
времени.

Характер изменения локальных и интегральных 
характеристик УПС при повышении частоты вра-
щения с n

1
 = 5000 мин–1 до n

2
 = 10000 мин–1 при 

зазорах h
2
 = 25 мкм и 50 мкм в целом соответ-

ствует пуску компрессора (рис. 6 и 7, кривая 1-2 
изменения угловой скорости ω). Разница состоит  
в том, что разгон начинается не от состояния покоя 
ротора компрессора, а от установившегося состо-
яния начального значения n. Понижение частоты 
вращения с n

1
 = 10000 мин–1 до n

2
 = 5000 мин–1 

Рис. 4. Изменение максимальной температуры смазочного 
слоя при пуске компрессора: - - - h

2
 = 25 мкм, 

n = 10…5000 мин–1, Δτ = 60 с.; – – – h
2
 = 25 мкм, 

n = 10…10000 мин–1, Δτ = 60 с.; -•-•- h
2
 = 50 мкм, 

n = 10…5000 мин–1, Δτ = 60 с.;  -••-••- h
2
 = 50 мкм, 

n = 10…10000 мин–1, Δτ = 60 с.
Fig. 4. Change in the maximum temperature of the lubricating 

film by starting the compressor: - - - h
2
 = 25 µm, 

n = 10…5000 rpm, Δτ = 60 s; – – – h
2
 = 25 µm, 

n = 10…10000 rpm, Δτ = 60 s; -•-•- h
2
 = 50 µm, 

n = 10…5000 rpm, Δτ = 60 s; -••-••- h
2
 = 50 µm, 

n = 10…10000 rpm, Δτ = 60 s

Рис. 5. Изменение потерь мощности на трение упорного 
подшипника при пуске компрессора: - - - h

2
 = 25 мкм, 

n = 10…5000 мин–1, Δτ = 60 с.; – – – h
2
 = 25 мкм, 

n = 10…10000 мин–1, Δτ = 60 с.; -•-•- h
2
 = 50 мкм, 

n = 10…5000 мин–1, Δτ = 60 с.; -••-••- h
2
 = 50 мкм, 

n = 10…10000 мин–1, Δτ = 60 с.
Fig. 5. Change in friction power losses of the thrust bearing 

when starting the compressor: - - - h
2
 = 25 µm, 

n = 10…5000 rpm, Δτ = 60 s; – – – h
2
 = 25 µm, 

n = 10…10000 rpm, Δτ = 60 s; -•-•- h
2
 = 50 µm, 

n = 10…5000 rpm, Δτ = 60 s; -••-••- h
2
 = 50 µm, 

n = 10…10000 rpm, Δτ = 60 s

Рис. 6. Изменение несущей способности упорного 
подшипника при изменении частоты вращения ротора 
компрессора: - - - h

2
 = 25 мкм, n = 5000…10000 мин–1, 

Δτ = 60 с.; – – – h
2
 = 50 мкм, n = 5000…10000 мин–1, 

Δτ = 60 с.; -•-•- h
2
 = 25 мкм, n = 10000…5000 мин–1, Δτ = 120 с.; 

-••-••- h
2
 = 50 мкм, n = 10000…5000 мин–1, Δτ = 120 с.

Fig. 6. Change in the bearing capacity of the thrust bearing by 
a change in the compressor rotor speed: - - - h

2
 = 25 µm, 

n = 5000…10000 rpm, Δτ = 60 s;
– – – h

2
 = 50 µm, n = 5000…10000 rpm, Δτ = 60 s; 

-•-•- h
2
 = 25 µm, n = 10000…5000 rpm, Δτ = 120 s; 

-••-••- h
2
 = 50 µm, n = 10000…5000 rpm, Δτ = 120 s
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происходит плавно по экспоненте при снижении 
прикладываемого крутящего момента (рис. 6 и 7, 
кривая 1'-2' изменения угловой скорости ω). Время 
торможения зависит от момента инерции враще-
ния ротора и может быть значительно увеличено 
(при расчете принято Δτ = 120 с.). Плавное падение 
величины ω приводит к монотонному уменьшению 
локальных и интегральных характеристик упорного 
подшипника. При этом чем меньше зазор h

2
, тем 

быстрее происходит падение максимальной темпе-
ратуры t

max
 (рис. 7).

Процесс остановки компрессора совпадает  
с промежуточным переходным процессом тормо-
жения ротора с той лишь разницей, что линии при 
разных значениях зазора h

2
 и частоты n сходятся 

в одну точку состояния покоя диска ротора. Пред-
ставляет большой интерес исследование выбега ро-
тора при одновременном помпаже ЦК. Такая си-
туация при эксплуатации может возникнуть при 
резком снижении частоты вращения ротора ком-

прессора при оставшемся без стравливания сжато-
го газа в емкостях под давлением на линии нагнета-
ния газовой системы центробежной компрессорной 
установки, выполняющего роль гидравлического 
сопротивления [18]. Например, газоохладитель  
с противодавлением промежуточной или концевой 
ступени мультипликаторного ЦК и пр.

На рис. 8 представлено изменение несущей спо-
собности упорного подшипника ЦК при указан-
ном совместном процессе остановки компрессора 
и мягком помпаже проточной части. При расчете 
время выбега принято укороченным Δτ = 60 с.,  
а общее количество циклов равно 60. В начальный 
момент времени значения пиков и средней вели-
чины P совпадают с периодическим изменением 
несущей способности при полном циклическом 
изменении и тех же параметрах помпажа. Однако 
при дальнейшем плавном понижении угловой ско-
рости ω пиковые и осредненные значения P начи-
нают снижаться также по экспоненте: особенно это 
сказывается на максимальном значении при мини-
мальном зазоре. Со временем амплитуда колебаний 
несущей способности уменьшается, и величина P 
стремится к значению при статическом зазоре h2

 =  
=50 мкм и частоте n = 10 мин–1: P = 1391,28 Н. 
При τ > 35 с. остаются некоторые незначительные 
колебания реакции смазочной пленки при уже 
практически остановившемся диске ротора ком-
прессора из-за продолжающегося полноценного 
гармонического осевого перемещения диска. При  
τ > 49 с. это естественным образом приводит к воз-
никновению циклического разрежения на рабочей 
поверхности подушки при давлениях ниже давле-
ния подачи смазки p < p

г
 = 0,24…0,26 МПа (гранич-

ное условие для уравнения Рейнольдса). Максимум 
разрежения увеличивается по мере остановки ком-
прессора и стремления несущей способности под-
шипника Р  0.

Заключение

Анализ результатов численных экспериментов, 
проведенных с использованием программы расче-
тов Sm2px3Txτ для оценки переходных режимов ра-
боты УПС с неподвижными подушками ЦК и ВК, 
позволяет сформулировать следующие выводы:

1. При пуске происходит скачок несущей спо-
собности. Величина скачка зависит от начальной 
температуры подачи t

0
, высоты зазора h

2
 и разго-

на ротора компрессора: чем меньше высота зазора  

Рис. 7. Изменение максимальной температуры смазочного 
слоя при изменении частоты вращения ротора компрессора: 

- - - h
2
 = 25 мкм, n = 5000…10000 мин–1, Δτ = 60 с.; 

– – – h
2
= 50 мкм, n = 5000…10000 мин–1, 

Δτ = 60 с.; -•-•- h
2
 = 25 мкм, n = 10000…5000 мин–1, Δτ = 120 с.; 

-••-••- h
2
 = 50 мкм, n = 10000…5000 мин–1, Δτ = 120 с.

Fig. 7. Change in the maximum temperature of the lubricating 
film with a change in the compressor rotor speed:
 - - - h

2
 = 25 µm, n = 5000…10000 rpm, Δτ = 60 s;

 – – – h
2
 = 50 µm, n = 5000…10000 rpm, Δτ = 60 s; 

-•-•- h
2
 = 25 µm, n = 10000…5000 rpm, Δτ = 120 s; 

-••-••- h
2
 = 50 µm, n = 10000…5000 rpm, Δτ = 120 s

Рис. 8. Изменение несущей способности упорного подшипника при остановке 
и одновременном мягком помпаже ЦК: Ω = 6,28 рад/с (υ = 1 Гц), время выбега 60 с.

Fig. 8. Change in the bearing capacity of the thrust bearing during stop and simultaneous 
surge of a centrifugal compressor: Ω = 6,28 rad/s (υ = 1 Hz), run-out time 60 s
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и выше верхний уровень угловой скорости упорно-
го диска (больше угловое ускорение 

1L  

,2L  

,3L  

4L  

h  

    

  ,exp 11 ωω ττβωω   

 ,ln
1

21
12

ωω
ττ

β
ωω

ω 
  

dtdωε   

 

), тем 
за тот же промежуток времени больше величина 
скачка.

2. Скачок несущей способности в целом зависит 
от температурного уровня смазки УПС, изменение 
которого можно проследить по локальной темпера-
туре t

max
. Вначале температура равна температуре 

подачи t
0
. По мере возрастания потерь от вязкого 

сдвига слоев смазки при вращении упорного дис-
ка максимум температуры увеличивается. При этом 
чем меньше зазор и больше ускорение упорного 
диска 

1L  

,2L  

,3L  

4L  

h  

    

  ,exp 11 ωω ττβωω   

 ,ln
1

21
12

ωω
ττ

β
ωω

ω 
  

dtdωε   

 

, тем максимум t
max

 выше. Процесс 
установления теплового состояния элементов УПС 
окончательно заканчивается после процесса изме-
нения частоты вращения ротора компрессора.

3. При пуске происходит также скачок потерь 
мощности УПС. Чем выше температура и интенсив-
нее тепловые эффекты в смазочном и пограничном 
слоях подшипника, тем потери мощности меньше.

4. Плавное падение частоты вращения n  
по экспоненте при выбеге ротора компрессора 
приводит к монотонному уменьшению локальных  
и интегральных характеристик упорного подшипни-
ка. При этом чем меньше зазор h

2
, тем происходит 

более интенсивное понижение характеристик УПС  
с верхнего уровня значений.

5. При совместном процессе остановки ЦК  
и мягком помпаже проточной части в начальный 
момент времени значения пиков и средней вели-
чины несущей способности совпадают с периоди-
ческим изменением несущей способности при пол-
ном циклическом изменении и тех же параметрах 
помпажа. Однако при дальнейшем плавном пони-
жении угловой скорости значения несущей способ-
ности начинают снижаться также по экспоненте. 
При продолжающемся процессе гармонического 
перемещения диска в пределах рабочего зазора  
с понижением угловой скорости и несущей способ-
ности УПС со временем происходит возникновение 
некоторого циклического разрежения на рабочей 
поверхности подушки при давлениях ниже давле-
ния подачи p < p

г
.
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TRANSIENT OPERATING MODES OF FLUID FILM THRUST BEARING 
OF A COMPRESSOR MACHINE

N. V. Sokolov1, M. B. Khadiev1, P. E. Fedotov2,3, E. M. Fedotov3

1Kazan National Research Technological University,
Russia, Kazan, K. Marks Str., 68, 420015
2Kazan (Volga Region) Federal University,

Russia, Kazan, Kremlevskaya Str., 35, 420008
3AST Volga Region LLC,

Russia, Kazan, Peterburgskaya Str., 50, 420107

The article presents numerical studies of the effect of transient modes of operation of a fixed pad thrust 
bearing of a centrifugal or screw compressor. The change in the bearing capacity, maximum lubricant 
temperature and power losses with a change in the rotational speed of the rotor collar is investigated. 
A jump in the bearing capacity and power losses in the first seconds of acceleration of the collar  
and low viscosity of the lubricant at the feed temperature is detected. The change in the bearing 
capacity of the thrust bearing with simultaneous rotor runout and continuous surge of the centrifugal 
compressor is studied. The occurrence of some vacuum on the working surface of the pad during stop 
and continued harmonic axial movement of the collar is noted.

Keywords: compressor, thrust bearing, transient mode, surge, rotational speed, bearing capacity, 
maximum temperature, power losses.
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