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В данной статье 
проанализированы причины 
отказов оборудования 
газоперекачивающих агрегатов 
(ГПА) компрессорных станций 
и собрана статистка отказов 
в течение 10 лет. Выявлены 
основные причины выхода из 
строя подшипников скольжения, 
фиксирующих положение 
вала ротора турбины и 
обеспечивающих минимальный 
зазор в проточной части. Для 
выявления возникающих 
неисправностей упорной части 
подшипников скольжения 
на основе диагностических 
параметров разработана 
оригинальная математическая 
модель основных узлов ГПА. 
Это позволило установить 
рабочее состояние подшипников 
скольжения по изменению их 
жесткости в колебательной 
модели основных элементов ГПА.

материалы и методы
Уравнение Лагранжа, математическое 
моделирование, измерительный комплекс 
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На сегодняшний день методы вибраци-
онной диагностики [1] являются самыми эф-
фективными для проверки технического со-
стояния (ТС) узлов и агрегатов промыслового 
оборудования на компрессорных станциях 
(КС). При этом установление диагностических 
схем и таблиц требует обработки колоссаль-
ного количества данных (около 40 параме-
тров) с помощью комплекса измерительной 
техники. Несмотря на всю современность из-
мерительной техники методов виброконтро-
ля ГПА, их пригодность в реальных условиях 
эксплуатации остается актуальным вопросом, 
так как они основаны на весьма сложных ма-
тематических моделях, применение которых 
эффективно при стабильных стендовых испы-
таниях, но эти методы далеки от реальности 
[1, 3, 8].

Поэтому необходимо постоянно разраба-
тывать новые методы исследования, упроща-
ющие решение диагностической задачи ГПА 
и узлов их агрегатов, и, самое важное, по-
вышать при этом достоверность полученных 
результатов.

При анализе причин отказов по всем ти-
пам анализируемого оборудования ГПА за 
последнее десятилетие [2, 5], мы получили 
следующую гистограмму (рис. 1).

Из данной гистограммы следует, что по-
вреждения подшипников занимают второе ме-
сто по причинам отказов оборудования ГПА  — 
22% (в этом анализе отказов подшипниковых 
элементов доля выхода из строя упорных под-
шипников — 18,3%). В связи с этим, состояние 
подшипниковых узлов во многом определяет 
надежную работу агрегата в целом.

В статье рассматривается способ диагности-
ки рабочего состояния упорного подшипника 
скольжения по изменению его жесткости в си-
стеме упругих соединений «корпус – вал – под-
шипниковый узел» [9].

В работах [3, 4] была разработана мате-
матическая модель колебательной системы 
основных элементов ГПА на основе уравнения 
движения Лагранжа. Также было установлено, 
что по изменению жесткости механической си-
стемы можно судить о появлении или наличии 
каких-либо неисправностей или дефектов в ра-
бочих агрегатах КС.

На основе полученных выкладок можно 
установить диагностический параметр по изме-
нению жесткости для подшипникового узла, так 
как он является самым ответственным в коле-
бательной системе ГПА.

При допущении, что m1=m2=m3=m,  из об-
щего уравнения движения Лагранжа механи-
ческой системы [2, 6], мы получили следующую 
систему уравнений:

                                                                                           (1)
   

где ω1,ω2,ω3 — частоты вращения элементов ГПА 
(1 — корпус; 2 — подшипниковый узел; 3 — вал ро-
тора); k1;k2;k3— коэффициенты жесткости упругих 
соединений между элементами в колебательной 
модели ГПА, полученные при решении уравнения 
движения Лагранжа, приведенные к массе [7].

Решив данную систему, мы находим диа-
гностический параметр k2, с помощью которого 
в дальнейшем сможем судить об изменениях ТС 
подшипниковых узлов. И, соответственно, оце-
нить надежность работы ГПА в целом [9–11].

Рис. 1 — Распределение отказов компрессоров ГПА
1 – повреждения проточной части; 2 – повреждения роторной группы; 3 – повреждения 
системы регулирования; 4 – повреждения подшипников; 5 – повреждения маслосистемы; 

6 – повреждения трубопроводов и арматуры; 7 – повышенная вибрация

Fig. 1 — Distribution of failures in gas pumping unit compressors
1 – damage in the inflow section; 2 – damage  in the rotor group; 3 – regulation system damage; 
4 – damage in bearings; 5 – damage in the oil system; 6 – damage in the pipelines and valves; 

7 – increased vibration
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Для достижения этой цели проведем 
эксперимент на опорно-упорный подшип-
ник скольжения нагнетателя НЦ-16 ГПА- 25 
[4], работающего на КС «Ямбурская». Ниже 
представлены технические данные агрега-
та, которые понадобились для проведения 
наших исследований (таб. 1–3).

Также виброспектр корпуса ротора 
турбины высокого давления (ТВД) агрегата 
№7 был получен из измерительного ком-
плекса СК-1100, а диапазон измерений ча-
стот составляет 10–10000 Гц (рис. 2). При 
его анализе мы отметили пиковые частоты, 
при которых возможно появление или на-
личие дефектов. Отметим, что оборотная 
частота ротора ТВД — 109 Гц.

Коэффициент жесткости стальной кон-
струкции находится по формуле: 

                                    k=ES/L0                                 (2)
  

где E — модуль Юнга для стали; S — площадь попереч-
ного сечения; L0— длина стержня. 

С учетом данной формулы, коэффициент 
жесткости корпуса ГПА k1= 102500 н/м, а коэф-
фициент жесткости вала ротора k3=80500 н/м. 
Если преобразовать систему уравнений (1) соб-
ственными числами, получим: 

                                                                                           (3)

где A=2k3- k1; B=  1/2 k1+3k3; C=k1 k3.
После анализа и обработки полученных 

значений очевидно, что жесткость подшипни-
кового узла снижается во времени, это свиде-
тельствует об изменениях ТС подшипника [6].

Отметим, что дисбаланс вала и ротора 
турбины вызывает преждевременный выход 
подшипников из строя и вызывает резкий 
скачок значения одного из диагностических 
параметров.

С целью оптимизации нашего иссле-
дования, необходимо установить такой 
диагностический параметр, связывающий 
основные рабочие параметры (диаметра 
подшипника, динамическая вязкость и тем-
пература охлаждающего масла) опорно-
упорного подшипника скольжения.

Для установления данного параметра 
проанализируем размерность коэффициен-
та жесткости упругих соединений [9]. Из об-
щих сведений имеем:

                             [k]=кг/с2                             (4)

далее, составим безразмерную комбинацию:

                         [km/(μd)2 ]=1                        (5)

где m — масса подшипника.

Диагностический безразмерный коэф-
фициент является диагностическим параме-
тром для исследования ТС упорного подшип-
ника скольжения:

                       ε=(k.m)/(μ.d)2                        (6)

Для проверки математической модели 
используем данные, полученные с КС «Ямбур-
ская» [8].

После вычислений был построен совме-
щенный график, характеризующий измене-
ния данного коэффициента в зависимости от 
основных рабочих параметров (рис. 3).

После анализа графика очевидно, что пи-
ковые значения соответствуют эксперименталь-
ным данным по неисправностям, которые обна-
ружены при эксплуатации агрегата. Полученные 
данные также свидетельствуют об увеличении 
диагностического коэффициента, соответству-
ющего интенсивному изнашиванию поверхно-
стей скольжения упорной части подшипника.

Итоги
В данной работе был установлен диагностиче-
ский параметр упорных подшипников сколь-
жения газоперекачивающих агрегатов.
Результаты, полученные на основе модели-
рования, позволяют в 80% случаев диагно-
стировать неисправности ГПА, вызванные 
состоянием подшипниками скольжения, что 
является отличным практическим результа-
том для инженерной практики.
Полученный автором диагностический па-
раметр позволяет эффективно определить 
техническое состояние подшипникового узла 
ГПА при его эксплуатации. Его применение на 
практике способно обеспечить раннее обна-
ружение развития любых дефектов и неис-
правностей в подшипниках скольжения ГПА.

Выводы
Отметим, что предложенная авторами мате-
матическая модель может применяться и для 
других видов подшипников, установленных на 

характеристики Данные

Мощность, МВт, не менее 16

Обороты ТВД, об/ мин 6540 

Модуль Юнга для стальных 
конструкций, МПа

205000 

Диаметр вала, мм 250

Длина вала, мм 2000

характеристики Данные

Марка подшипника Б16

Тип подшипника Опорно-упорный подшипник скольжения с 
самоустанавливающимися подушками 

Диаметр подшипни-
ка, мм

255

Масса подшипни-
ка, кг

20

Таб. 1 — Технические характеристики конвертированного 
авиационного двигателя НК-16СТ

Tab. 1 — Technical specifications of the converted aircraft 
engine HК-16СТ

Таб. 2 —Технические характеристики подшипникового узла

Tab. 2 —Technical specifications of the bearing assembly

Рис. 2 — Виброспектр корпуса ротора ТВД

Fig. 2 — Vibration spectrum of HP turbine rotor housing

Рис. 3 — Изменения диагностического коэффициента ε в 
зависимости от коэффициента жесткости подшипника k и 

динамической вязкости масла μ
Fig. 3 — Changes in ε diagnostic coefficient depending on k 

rigidity coefficient of the bearing and μ dynamic viscosity of oil
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ГПА при условии, что будут выбранные другие 
диагностические параметры, характеризую-
щие систему. На основе полученной матема-
тической модели планируется разработать 
программу мониторинга состоянии подшипни-
ков скольжения и установить на действующие 
объекты ПАО «Газпром».
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Температура (т), Динамическая вязкость μ, 

10 1793

30 47,48

50 18,74

70 9,06

100 4,0

Частоты вращения корпу-
са вала (ω1), Гц

Коэффициенты жесткости подшип-
ника (k2), .108 н/м

100 0,3

200 0,77

300 1,6

400 2,9

500 4,5

600 6,5

Таб. 3 — Технические характеристики охлаждающего масла ТП-222
Tab. 3 —Technical specifications of ТП-222 oil coolant

Таб. 4 — Значения, полученные для диагностического параметра k2

Tab. 4 — Values obtained for k2 diagnostic parameter
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UDC 62-137Calculation of vibrations diagnostic parameter to assess technical 
status of sleeve bearings of the gas turbine plant

Abstract
In this article were analyzed causes of 
failures the gas pumping unit equipment 
of compressor stations and statistics of 
theirs’s failures in the course of 10 years. 
Key causes responsible for failures of sleeve 
bearings which fix the position of the turbine 
rotor shaft and ensure minimal clearance in 
the inflow section have been revealed. An 
original mathematical model of the basic 
components in a gas pumping unit has been 
devised for the purpose of identifying faults 
happening in the thrust section of the sleeve 
bearings based on diagnostic parameters. 
This has made it possible to ascertain the 
working condition of the sleeve bearings by 
the change in their rigidity in the oscillating 
model of the gas pumping unit key elements.

Materials and methods
Lagrange equation, mathematical simulation, 
measuring system СК-1100.

Results
This paper determined the diagnostic parameter of 
sleeve bearings in gas pumping units.
The results obtained on modelling; in 80% of 
cases allow to diagnose the gas pumping unit’s 
malfunctions according to the condition of the 
sleeve bearings attributable, which represents 
an excellent practical result for the engineering 
practice.
The diagnostic parameter created by the authors 
allows effective determination of the bearing 
assembly’s technical condition in the gas 
pumping unit when it is in operation. Its use in 
practical environment is capable of detecting early 

development of any defects and faults in the 
sleeve bearings of the gas pumping units.

Conclusions
Let us point out that the mathematical model 
put forward by the authors can be also used for 
other types of bearings in the gas pumping unit 
provided other diagnostic parameters are chosen 
which are characteristic of the system. Based on 
the obtained mathematical model, it is planned 
to develop a program for monitoring the status of 
sleeve bearings and to install it on the operating 
facilities of Gazprom Publicly Traded Company.

Keywords
vibratory status, bearing assembly, vibration 
parameter, rigidity coefficient, oscillating 
system
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