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МЕТОДИКА ИССЛЕДОВАНИЯ 
ТЕМПЕРАТУРНЫХ ДЕФОРМАЦИЙ 

САМОСМАЗЫВАЮЩИХСЯ 
ПОДШИПНИКОВЫХ УЗЛОВ ТРЕНИЯ 

ВЫСОКОТЕМПЕРАТУРНЫХ 
МАЛОРАСХОДНЫХ ТУРБОАГРЕГАТОВ

Н. А. Райковский, В. Л. Юша, А. В. Третьяков, 
В. А. Захаров, К. И. Кузнецов 

Омский государственный технический университет,
Россия, 644050, г. Омск, пр. Мира, 11

В работе предложена методика численного исследования температурных деформаций охлаж-
даемых самосмазывающихся подшипников турбокомпрессора, система охлаждения которых 
реализована по типу «водяной рубашки» на базе пакета ANSYS CFX. Апробация методики реа-
лизована на примере малорасходного турбоагрегата с консольным расположением двух под-
шипниковых узлов. Методика, обеспечивающая проведение инженерного анализа в части темпе-
ратурных деформаций с учетом температурного поля, соответствующего реальным условиям 
эксплуатации, обеспечивает приемлемую погрешность результатов расчета.
   
Ключевые слова: самосмазывающийся подшипник, система охлаждения, турбоагрегат, дефор-
мация.

Введение

На сегодняшний день актуально создание ав-
тономных энергетических установок малой мощ-
ности на базе микротурбин, а также разработка 
систем рекуперации тепловых потерь, в том чис-
ле за счет турбогенераторов [1–4]. Важнейшим 
элементом таких систем и установок на их базе 
является турбоагрегат, подшипниковые узлы ко-
торого работают в условиях высоких температур 
(температура рабочего тела в турбоколесе маши-
ны может достигать значений 1200 К), в кото-
рых реализация и поддержание системы смазки 
является сложной и затратной задачей [5–8].  
В таких условиях целесообразным решением яв-
ляется применение безмасляных узлов трения. 
Одним из привлекательных решений, особенно 
в области малорасходных образцов турбоагрега-
тов, является применение самосмазывающихся 
конструкций подшипников [9–10].

При разработке самосмазывающихся кон-
струкций подшипников, работающих в области 
высоких температур, особое значение имеет 
обеспечение требуемых температурных режи-
мов и допустимых температурных деформаций, 
так как возможны заклинивания роторов в под-
шипниках, перекосы осей роторов в агрегате,  
а также катастрофические износы и разрушение 
подшипников по причине кромочного распреде-
ления нагрузки [11].

Деформации трущихся поверхностей под-
шипникового узла определяются режимом рабо-
ты подшипника (определяет теплообразование в 
результате трения), режимом эксплуатации тур-
боагрегата, в составе которой реализован под-
шипник (определяет внешние тепловые нагрузки 

на подшипник), а также реализованной системой 
охлаждения подшипника. Учитывая малые ради-
альные нагрузки со стороны роторов быстроход-
ных турбоагрегатов, а также твердость материа-
лов пары трения, механическими деформациями 
в подавляющем большинстве случаев можно пре-
небречь.

В работе [12] изложена методика расчета тем-
пературных деформаций самосмазывающихся 
подшипниковых узлов трения, при этом умень-
шение сборочного зазора при нагревании про-
исходит вследствие нагревания вала и темпера-
турного расширения внутренней поверхности 
подшипника. При этом предлагаются формулы 
для инженерного расчета суммарного темпера-
турного изменения зазора внутренней поверхно-
сти подшипника и внешней поверхности ротора 
при нагревании, которая в нашем случае примет 
вид:

  δ
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где К — коэффициент температурного расшире-
ния материала; t — толщина стенки подшипника; 
d — диаметр ротора; D

1
 — наружный диаметр 

,1

d

D
s =



52

Н
. А

. Р
А

Й
КО

ВС
К

И
Й

,  
В.

 Л
. Ю

Ш
А

,  
А

. В
. Т

РЕ
ТЬ

Я
КО

В,
  В

. А
. З

А
Х

А
РО

В,
  К

. И
. К

У
ЗН

ЕЦ
О

В.
  С

. 5
1–

61
  

N
. A

. R
A

Y
KO

V
SK

IY
,  

V.
 L

. Y
U

SH
A

,  
A

. V
. T

RE
TY

A
KO

V,
  V

. A
. Z

A
K

H
A

RO
V,

  K
. I

. K
U

ZN
ET

SO
V.

  P
.  

51
–6

1 
   

Рис. 1. Геометрическая модель для расчета температурных 
деформаций системы «подшипники–ротор» турбоагрегата: 

1 — подшипник со стороны турбины; 
2 — подшипник со стороны компрессора; 3 — ротор; 

4 — колесо турбины; 5 — колесо компрессора
Fig. 1. Geometric model for calculating the temperature 

deformations of the «bearings–rotor» system of a turbine unit: 
1 — bearing on the turbine side; 

2 — bearing from the compressor; 3 — rotor; 
4 — turbine wheel; 5 — compressor wheel

подшипника; s — относительный диаметр под-
шипника; ∆T — изменение температуры отно-
сительно исходного состояния при нагревании; 
индексы: «р» — ротор; «п» — подшипник, вну-
тренняя поверхность подшипника; «1» — наруж-
ная поверхность подшипника; «н» — увеличение 
наружного диаметра подшипника, если бы он на-
ходился в свободном состоянии; «t» — увеличе-
ние толщины стенки; «d» — увеличение внутрен-
него диаметра, если бы подшипник находился  
в свободном состоянии.

Данная методика позволяет определять темпе-
ратурные деформации в плоской постановке, при 
допущении принятия температур на характерных 
поверхностях постоянными по различным на-
правлениям и равных некоторым средним темпе-
ратурам на этих поверхностях, определяемых с 
учетом эмпирических поправок для опор, работа-
ющих в условиях естественной конвекции. 

Постановка задачи

Учитывая неравномерность поля температур, 
которая имеет место в реальных охлаждаемых 

подшипниках рассматриваемых турбоагрегатов, 
учитывая конструктивные особенности подшип-
ников и их систем охлаждения, для анализа тем-
пературных деформаций при создании самосма-
зывающихся узлов трения требуется разработка 
численной расчетной методики.

Целью данной работы является создание чис-
ленной методики для анализа температурных  
деформаций в самосмазывающихся подшипни-
ковых узлах трения с учетом температурного 
поля, соответствующего реальным условиям экс-
плуатации.

Объект исследования

Объектом исследования является опорно-
упорный подшипниковый узел малорасходного 
турбоагрегата, содержащего расширительную 
часть, работающую на высокотемпературном ра-
бочем теле (продукты сгорания), и компрессор-
ную часть, сжимающую атмосферный воздух. 
В данной работе рассматривается двухопорная 
схема реализации турбоагрегата с консольным 
расположением самосмазывающихся опор (рис. 1).

Рис. 2. Принципиальная схема подшипниковых узлов турбоагрегата: 
1 — ротор; 2 — подшипник; 3 — охлаждающая рубашка; 4 — корпус

Fig. 2. Schematic diagram of the bearing units in the turbine unit: 
1 — rotor; 2 — the bearing; 3 — cooling jacket; 4 — body
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На рис. 2 рассмотрена принципиальная схема 
подшипникового узла, содержащего систему ох-
лаждения по типу «водяная рубашка». В общем 
случае водяная рубашка является частью систе-
мы рекуперации тепловых потерь турбоагрегата. 
Подшипник со стороны турбины работает в ус-
ловиях высоких температур.

На поверхности контакта ротора и подшипни-
ка рассеивается тепловая энергия Q

тр
, выделив-

шаяся в результате механического трения. Кро-
ме того, необходимо учесть тепловой поток Q

в
, 

подводимый по валу, который, как показывают 
оценочные расчеты со стороны радиально-осе-
вой турбины, составляет существенную величину.

Вал выполнен из стали 40Х, подшипник са-
мосмазывающийся. Рассматриваются следующие 
материалы подшипника: керамический материал 
на базе Al

2
O

3
, коэффициент трения — 0,2 [13]; 

подшипник из стали 40Х с ротапринтной смазкой 
графитом АГ1500СО5, коэффициент трения —  
0,07 (результат эксперимента). В качестве охлаж-
дающей среды используется вода.

Силы, действующие на подшипниковые узлы, 
определялись исходя из следующих условий: дав-
ление на входе в турбину — 169 кПа; давление 
на выходе из турбины — 103 кПа; давление на 
входе в компрессор — 97 кПа; давление на вы-
ходе из компрессора — 184 кПа; масса ротора  
в сборе — 0,3 кг; частота вращения ротора тур-
боагрегата — 60 000 об/мин; межопорное рассто-
яние — 0,12 м; класс точности балансировки — 3.

Исходные определяющие геометрические 
размеры следующие: 

—   для колеса турбины и колесо компрессора 
(рис. 1) представлены в табл. 1; 

—   для подшипника (рис. 2): d
1 
= 0,01  м, d

2 
= 

= 0,014 м, L = 0,02 м.
—   для рубашки (рис.    2): d

3
= 0,018  м, d

4
= 

= 0,0185 м, d
5 
= 0,005 м.

Для моделирования системы охлаждения при-
няты условия: на входе в «рубашку» задается 
массовый расход среды — 0,005 кг/с и темпе-
ратура охлаждающей среды — 293 К; на выхо-
де — статическое давление — 1,105 Па; на стен-
ках, образующих охлаждающий канал, задается 
условие прилипания и параметр шероховатости  
2,5 мкм. Теплообмен с окружающей средой  
не рассматривается, учитывая значения коэффи-
циентов теплоотдачи со стороны жидкости.

Теория

Методика расчета температурных деформа-
ций состоит из двух этапов, первый из которых 
предполагает определение температурного поля 
подшипникового узла в ANSYS СFX с учетом те-
чения среды в охлаждающей рубашке и действу-
ющих тепловых нагрузок; второй — определе-
ние температурных деформаций в модуле Static 
Structural с учетом определенного на первом эта-
пе температурного поля и действующих механи-
ческих ограничений. 

Этап 1: определение температурного поля

Система основных расчетных уравнений, 
определяющих температурное поле подшипни-
ковых узлов турбоагрегата, содержащих систему 
охлаждения по типу водяной рубашки с учетом 
моделирования течения охлаждающей жидкости, 
записанная в дифференциальной форме, состоит 
из [14]:

—   уравнения неразрывности, выражающего 
закон сохранения массы:

,                      (7)

где ρ — плотность, кг/м3;    — вектор скорости, 
м/с.

Уравнения движения (уравнение Навье–
Стокса), выражающего закон сохранения коли-
чества движения:

Параметр Компрессор Турбина 

Хорда (С), мм 34 27 

Шаг решетки (m), мм 16 17 

Ширина решетки (b), мм 26 23 

Угол потока на входе (β1), град 30 90 

Угол потока на выходе (β2), град 60 30 

Средний диаметр рабочего колеса (dср), мм 38 40 

Высота лопаток (l), мм 9 14 

 

Таблица 1. Основные геометрические данные профиля лопаток 
Table 1. Basic geometric data profile of the blades
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  (8)

где P — давление жидкости в любой точке пото-
ка, Па; μ, ρ — динамическая вязкость и плотность 
жидкости в любой точке потока, Па ∙ с.

Уравнения энергии, выражающие закон со-
хранения энергии и определяющие распределе-
ние температуры в потоке жидкости:

    (9)

   

 
(10)

где λ — коэффициент теплопроводности жид-
кости, Вт/(м ∙ К); C

P
 — изобарная теплоемкость,  

Дж/(кг ∙ К); Т – температура, K; Ф — диссипатив-
ная функция, выражающая диссипацию энергии 
за счет вязких напряжений;

—   уравнений теплопроводности, которые для 
стационарной трехмерной задачи для подшип-
ника («п»), корпуса («кр»), ротора («р»), колеса 
компрессора («кк») и колеса турбины («кт») при-
мут вид:

    (11)
   

(12)
   

(13)

   (14)

   (15)

где r, φ, z — радиальная, угловая и осевая коор-
динаты соответственно;

—   на поверхности трения ротора и подшип-
ника действует граничное условие:

      (16)
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пов

 = (T
p
)
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,

Q
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= f
тр

 ∙ N ∙ υ
ср  

,                   (17)

      (18)

где f
тр

 — коэффициент трения; N — нормальная 
сила; υ

ср
 — скорость скольжения на среднем ра-

диусе трения; r
ср
 — средний радиус трения; n — 

частота вращения ротора;
—   на стенках корпуса, контактирующих с ох-

лаждающей жидкостью («ж»), действует гранич-
ное условие: 
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Таблица 2. Результаты определения тепловых нагрузок на колесо турбины 
и колесо компрессора
Table 2. The results of determining the thermal loads on the turbine wheel 
and compressor wheel
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(19)

—   на внешней поверхности подшипника («п») 
и внутренней поверхности корпуса («кр») дей-
ствует граничное условие:

     (20)

(T
n
)
пов

 = (T
kp
)
пов

;

—   на стенках колеса компрессора и колеса 
турбины, контактирующих с компримируемым 
(«гк») и расширяющимся («гт») рабочим телом, 
соответственно действуют граничные условия: 

     (21)

     (22)

—   на внешней поверхности ротора («р») и по- 
верхности отверстий турбинного («тк») и ком-
прессорного («кк») колес в границах контакта 
действуют граничные условия:

     (23)

(T
p
)
пов

 = (T
kк
)
пов  

,

      (24)

(T
p
)
пов

 = (T
km

)
пов  

.

На поверхностях колеса компрессора и тур-
бины задаются тепловые ограничения в форме 
средних значений коэффициентов теплоотдачи  

и температур со стороны компримируемого и 
расширяющегося рабочего тела [15, 16], при этом

—   для проточной части колес:

      (25)

   (26)

     (27)

   (28)

      (29)

      (30)

где S
Г
 — критерий геометрического подобия;  

Nu — критерий Нуссельта; Re — критерий Рей-
нольдса; λ — коэффициент теплопроводности ра-
бочего тела; ω

2
 — относительная скорость газа на 

выходе из колеса; u
ср
 — окружная скорость на 

среднем диаметре; С — хорда; v — кинематиче-
ская вязкость рабочего тела; β

1
, β

2
 — угол потока 

на входе и выходе соответственно; b — ширина 
решетки; m — шаг решетки; d

ср
 — средний диа-

метр колеса; l — высота лопатки;
– для тыльной части колес:

Nu = 0,558 ∙ Pr 0,33,                 (31)

      
(32)

      

(33)
      

(34)

Рис. 3. Пример результатов расчета 
температурного поля ротора в сборе 

(подшипники без принудительного охлаждения)
Fig. 3. An example of the results of calculating 

the temperature field of the rotor assembly 
(bearings without forced cooling)
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где Pr — критерий Прандтля; ω
Д
 — угловая ско-

рость вращения диска; а — коэффициент темпе-
ратуропроводности рабочего тела.

В перечисленные выше дифференциальные 
уравнения входят теплофизические свойства ра-
бочих сред и материалов, в общем случае являю-
щихся функциями температуры:

 μ = f (T), ρ = f(T), C
P
 = f (T), λ = f(T).     (35)

Тепловые нагрузки для колеса турбины и ком-
прессора определены с учетом табл. 1, уравне-
ний (25–34) и представлены в табл. 2.

Особенности реализации численной методи-
ки (в том числе сеточной модели) для определе-
ния температурного поля самосмазывающихся 
подшипниковых узлов трения в пакете ANSYS,  
с учетом процессов течения охлаждающей сре-
ды, а также оценка адекватности результатов 
расчетов изложены в работах [17, 18]. Пример 
расчета температурного поля ротора в сборе 
представлены на рис. 3.

Этап 2: определение 
температурных деформаций

Тепловые поля, рассчитанные на этапе 1, в 
виде массива пересылаются в файл исходных 

данных для расчета деформаций в модуль Static 
Structural с учетом действующих механических 
ограничений. 

Уравнения упругости для линейных и угловых 
деформаций в общем случае имеют вид [19]:

    (36)
    

(37)

    (38)

      (39)

      (40)

      (41)

где ε
X 
, ε

Y 
, ε

Z
 — линейные деформации в направ-

лении X, Y, Z; γ
XY 

, γ
YZ 

, γ
ZX

 — угловые деформации; 
τ
XY 

, τ
YZ 

, τ
ZX

 — касательные напряжения; σ
X 
, σ

Y 
,  

σ
Z
 — нормальные напряжения в направлении X, 

Y, Z; К — коэффициент линейного расширения 
материала; ΔТ — изменение температуры при на-

а б

в

Рис. 4. Пример результатов расчета (подшипник без принудительного охлаждения): 
а — сеточной модели «ротор–подшипники»; б — сеточной модели подшипникового узла; 

в — поля деформаций подшипника со стороны турбины
Fig. 4. An example of the calculation results (bearing without forced cooling): 

a — grid model «rotor–bearings»; b — grid model of the bearing unit; 
c — fields of deformations of the bearing from the side of the turbine

( )[ ] ,
1

ТК
Е

ZYПXX ∆⋅+σ+σµ−σ=ε

( )[ ] ,
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( )[ ] ,
1
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Е

YXПZZ ∆⋅+σ+σµ−σ=ε

,
1

XYXY
G

τ⋅=γ

,
1
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G
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,
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ZXZX
G

τ⋅=γ  
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греве; Е — модуль упругости; μ
П
 — коэффициент 

Пуассона; G — модуль сдвига.
Учитывая механические свойства материалов 

узла трения и уровень действующих сил на са-
мосмазывающиеся подшипники малорасходных 
турбоагрегатов, деформациями, вызванными си-
ловым воздействием, можно пренебречь, тогда 
уравнения (36–41) примут вид [19]:

 ε
X 
,
Y 
,
Z 
= К ∙ ΔТ.                    (42)

Коэффициенты теплового расширения ма-
териалов подшипникового узла в общем случае 
являются функциями температуры и имеют вид:

 
K = f (T).                     (43)

Начальные условия не рассматриваются, так 
как необходимы при рассмотрении нестационар-
ных процессов.

Сеточная модель сгенерирована с помощью 
стандартного инструмента ANSYS Mesh. Снача-
ла создаются общие размерные характеристики 
для всей сеточной модели (рис. 4): min size —  
0,0002 м; max face size — 0,0005 м; max tet size — 
0,001 м. Далее выполняется улучшение сеточной 
модели ротора и подшипников, в результате чего 
получается следующая размерная характеристи-
ка: element size — 0,0001 м.

В связи с тем, что опора со стороны компрес-
сора подвижная в осевом направлении и поджа-
та к корпусу пружиной, что обеспечивает авто-
матическую компенсацию осевых деформаций 
системы «ротор–подшипники», интерес пред-

ставляют радиальные деформации подшипнико-
вых узлов. При расчете радиальных деформаций 
подшипника со стороны турбины фиксируется 
наружная поверхность подшипника; при рас-
чете радиальных деформаций подшипника со 
стороны компрессора фиксируется торцевая по-
верхность подшипника; при расчете радиальной 
деформации ротора со стороны подшипника тур-
бины, фиксируется поверхность трения ротора 
со стороны компрессора и наоборот. 

Пример сеточной модели и результатов рас-
чета температурных деформаций подшипника со 
стороны турбины представлен на рис. 4.

Результаты сопоставления аналитических 
расчетов, выполненных по уравнениям (1–6),  
с численными расчетами, выполненными в паке-
те ANSYS, применительно к условиям реализации 
уравнений (1–6) для сечения подшипникового 
узла со стороны турбины, имеющего максималь-
ную температуру, представлены на рис. 5 при 
различных вариантах закрепления подшипника.

Сравнение полученных результатов показа-
ло, что расхождение не превышает 5–10 %, что 
можно считать приемлемым результатом для ин-
женерного анализа температурных деформаций 
в самосмазывающихся подшипниковых узлах 
трения.

Результаты и обсуждение

В турбоагрегатах с высокотемпературным ра-
бочим телом возможны случаи теплового пере-
коса рабочей поверхности подшипника, когда 
температуры в рабочем состоянии по длине под- 

а б

Рис. 5. Верификация результатов численного расчета радиальных температурных деформаций 
самосмазывающегося подшипникового узла турбоагрегата: 

а — подшипник из стали 40Х с ротапринтной смазкой графитом АГ1500СО5; 
б — подшипник из СС670 (Al

2
O

3
); материал вала — сталь 40Х; 

1 — деформация внешней стенки подшипника при осевой фиксации; 
2 — деформация внутренней поверхности подшипника при осевой фиксации; 3 — деформация вала; 

4 — суммарная деформация вала и подшипника при фиксации наружной поверхности подшипника в корпусе; 
индексы: «а» — результат аналитического расчета; «ч» — результат численного расчета

Fig. 5. The numerical calculation results verification of the turbine unit bearing unit 
self-lubricating radial temperature deformations of: 

a — bearing made from steel 40X with rotaprint graphite grease AG1500CO5; 
b — bearing made from SS670 (Al

2
O

3
); shaft material — steel 40X; 

1 — the bearing outer wall deformation with axial fixation; 
2 — the bearing inner surface deformation with axial fixation; 3 — the shaft deformation; 

4 — total shaft and bearing deformation when fixing the outer surface of the bearing in the housing; 
indexes: «a» — the analytical calculation result; «ч» — the numerical calculation result
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шипника значительно отличаются. Это приводит 
к кромочному распределению нагрузки на под-
шипниках, а также к перекосу ротора в агрегате 
(рис. 6). Суммарные значения деформаций, при-
водящие к тепловому перекосу, равны:

—   в сечении 1-1:  Δ1-1=δ1п+δ1р ,             (44)

—   в сечении 2-2:  Δ2-2=δ2п+δ2р.              (45)

Результаты расчета температур и температур-
ных деформаций подшипника и ротора рассмо-
трены в табл. 3.

Выполненный анализ показал:
—   подшипник со стороны колеса компрессо-

ра турбоагрегата работает в «мягком» темпера-
турном режиме (обусловлен теплообменом через 
ротор к сжимаемому газу в колесе компрессора) 
и с незначительными температурными деформа-
циями по длине подшипникового узла;

—   применение со стороны турбины подшип-
ника без системы охлаждения приводит к зна-
чительным температурам в зоне трения (937 К), 
при этом температурные деформации по длине 
подшипникового узла отсутствуют. В этом случае 
наиболее приемлемым вариантом является при-
менение керамических материалов;

—   применение со стороны турбины подшип-
ника, содержащего систему охлаждения, приво-
дит к существенному снижению температуры  
в зоне трения (576 К), однако при этом возрас-
тает градиент температур и, соответственно, тем-
пературных деформаций по длине подшипнико-
вого узла (в сечении 1-1: 17 мкм; в сечении 2-2:  
12 мкм), причем с увеличением размеров агре-
гата данные деформации будут увеличиваться. 
В этом случае необходима организация системы 
охлаждения подшипника, которая обеспечит од-
новременное снижение температуры в зоне тре-
ния и температурных деформаций вдоль длины 
подшипникового узла;

—   применение цилиндрических подшипни-
ков, содержащих систему охлаждения либо без 
нее, приводит к существенно различным дефор-
мациям в опорных узлах со стороны турбины  
и компрессора (без охлаждения разница соста-
вит 33 мкм; с охлаждением — 10 мкм), что при-
ведет к перекосу оси ротора относительно оси 
корпуса. Поэтому применение таких конструк-
ций опор требует создания системы охлаждения 
и геометрии узлов, с учетом допустимых пере-
косов осей роторов в агрегате. 

Выводы и заключение

Таким образом, в ходе проведенной рабо-
ты была разработана численная методика, обе-
спечивающая проведение инженерного анализа  

Рис. 6. Схема определения деформаций и температур 
трущихся поверхностей ротора и подшипника 

в плоскостях 1-1 и 2-2
Fig. 6. Scheme for determining the deformations 

and temperatures of the rubbing surfaces 
of the rotor and bearing in the planes 1-1 and 2-2

Подшипниковый узел 

Температура  
трущейся поверхности  

в сечениях, Т (К) 

Радиальная деформация 
трущейся поверхности  

в сечениях, Δ (мкм) 

2-2 1-1 2-2 1-1 

Без системы охлаждения 

1. Сталь 40Х 

Сторона турбины 819 842 37 37 

Сторона компрессора 342 343 3 4 

2. Al2O3 

Сторона турбины 932 937 31 31 

Сторона компрессора 345 346 2 3 

С системой охлаждения 

1. Сталь 40Х 

Сторона турбины 380 536 12 17 

Сторона компрессора 294 302 6 7 

2. Al2O3 

Сторона турбины 405 576 11 16 

Сторона компрессора 303 321 6 7 

 

Таблица 3. Температуры и температурные деформации 
подшипникового узла трения
Table 3. Temperature and temperature distortions 
of the friction bearing unit
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в части температурных деформаций самосмазы-
вающихся подшипниковых узлов турбоагрега-
тов с погрешностью, не превышающей 5–10 %. 
Апробация методики реализована на примере 
малорасходного турбоагрегата, работающего на 
высокотемпературном и низкотемпературном 
рабочих телах с консольным расположением 
двух подшипниковых узлов. Проведенный ана-
лиз показал, что добиться снижения температур 
и выравнивания полей деформаций подшипни-
ковых узлов возможно, реализуя рациональную 
конструкцию системы охлаждения и геометрию 
подшипника, что имеет особенно высокую акту-
альность применительно к подшипнику со сто-
роны турбины. При этом анализ показал, что со 
стороны компрессора возможно применение по-
лимерных самосмазывающихся материалов.
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THE METHOD FOR STUDYING TEMPERATURE DEFORMATIONS 
OF SELF-LUBRICATING BEARING FRICTION UNITS 
OF HIGH-TEMPERATURE LOW-FLOW TURBINE

N. A. Raykovskiy, V. L. Yusha, A. V. Tretyakov, 
V. A. Zakharov, K. I. Kuznetsov 

Omsk State Technical University, 
Russia, Omsk, Mira Ave., 11, 644050

In the paper proposes a method for the numerical study of temperature deformations of cooled self-
lubricating turbo-compressor bearings, the cooling system of which is implemented by the «water 
jacket» type based on the ANSYS CFX. Approbation of the method is implemented on the example of 
a low-flow turbine unit with a console arrangement of two bearing units. The method of engineering 
analysis in terms of temperature deformations, taking into account the temperature field corresponding 
to the actual operating conditions, provides an acceptable deviation in the calculation results.
   
Keywords: self-lubricating bearing, cooling system, turbo unit, deformation.
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