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СТВОРЕННЯ МЕТОДУ ВИЗНАЧЕННЯ ЗАПАСІВ МІЦНОСТІ ЕЛЕМЕНТІВ  

КОНСТРУКЦІЙ БАНДАЖНИХ ВУЗЛІВ ТУРБОГЕНЕРАТОРІВ 
 

Складність оцінки запасів міцності елементів конструкцій та вузлів турбогенераторів великої потуж-

ності під впливом температурних і силових навантажень обумовлена необхідністю розв'язання компле-

ксу задач: газодинамічної, температурної та термопружної. При проєктуванні бандажного вузла ро-

тора турбогенератора розв'язання цього комплексу задач, пов'язане з визначенням термонапруженого 

стану конструкцій, ускладнюється наявністю попередніх натягів, впливом температурних полів, що 

залежать від параметрів роботи систем вентилювання, та багатьох інших факторів. Використання 

високолегованих сталей із високою твердістю та межею міцності як основного матеріалу бандажних 
кілець також потребує збільшення натягів, що може викликати появу тріщин у найбільш напружених 

елементах конструкції. Розв’язання задачі визначення напружено-деформованого стану елементів ба-

ндажного вузла з необхідною точністю при використанні виключно класичних інженерних методів не є 

доцільним, тому що вони не дозволяють ефективно враховувати всю сукупність факторів унаслідок 

наявності їх взаємного комплексного впливу. Запропонований у дослідженні метод дозволяє більш точно 

розраховувати запаси міцності та визначати необхідні натяги завдяки розв’язанню сукупності задач 

термопружності та теплопровідності в тривимірній постановці з використанням методу скінчених 

елементів із передачею початкових і граничних умов між задачами. При проведенні дослідження з ви-

користанням розробленого методу були визначені уточнені коефіцієнти запасів міцності елементів ба-

ндажного вузла в стані спокою, при номінальній і угонній частотах обертання. Було встановлено, що 

для основних конструктивних елементів бандажного вузла турбогенератора потужністю 200 МВт 
мінімальний коефіцієнт запасу міцності при угонній частоті обертання та максимальному натягу ста-

новив 1,3. Максимальні контактні напруження (близько 550 МПа) виникають у центруючому кільці при 

нульовій частоті обертання, мають локальний характер та зосереджені в районі концентратора на-

пружень – отвору. Для всіх режимів напруження не перевищують допустимих значень. При цьому на-

тяги не можуть бути змінені в менший бік у зв’язку з тим, що мінімальний допустимий запас міцності 

для елементів конструкції бандажного вузла турбогенератора потужністю 200 МВт становить від 

1,5 до 1,05 при угонній частоті обертання. 
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жено-деформований стан; напруження в локації натягу; коефіцієнт запасу міцності. 
 

Вступ 
 

Електроенергетична промисловість відіграє ва-

жливу роль у розвитку економіки будь-якої країни, 

адже дана галузь виробництва, перш за все, є матері-

ально-технічною базою електрифікації країни, гра-

ючи найважливішу роль в її технічному прогресі. Згі-

дно з офіційними даними Міністерства енергетики 

України на початок 2022 року близько 84,3% елект-

роенергії виробляється тепловими та атомними стан-

ціями, де в якості генераторів використовуються тур-

богенератори великої потужності. 

На початок 2025 року сталий дефіцит електрое-

нергії в енергосистемі становив близько 20%. Це ви-

кликає необхідність частого перерозподілу генерації, 

що призводить до роботи турбогенераторів у надкри-

тичних режимах. Однак, сучасний стан генератор-

ного обладнання в Україні характеризується тим, що 

термін служби більшості машин за нормативною до-

кументацією вже добіг кінця або закінчиться у най-

ближчі роки. Актуальним шляхом забезпечення на-

дійної роботи турбогенераторів при номінальних та 

критичних навантаження є проведення оновлення та 

модернізації їх парку, що включає необхідність про-

ведення аналізу їх напружено-деформованого стану 

(НДС). Складність оцінки НДС елементів конструк-

цій та вузлів турбогенераторів великої потужності 

для аналізу їх міцності під впливом температурних та 

силових навантажень в першу чергу обумовлена не-

обхідністю розв'язання цілого комплексу задач:  
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газодинамічної, температурної та термопружної. При 

проєктуванні бандажного вузла ротора турбогенера-

тора розв'язання цього комплексу задач, пов'язаний з 

визначенням термонапруженого стану конструкцій, 

ускладняється наявністю попередніх натягів, впли-

вом температурних полів, що залежать від парамет-

рів роботи систем вентилювання, та багатьох інших 

факторів. 

Одним з найбільш навантажених вузлів генера-

тора є бандажний вузол, призначений для запобі-

гання деформацій виступаючих частин обмоток ро-

тора від дії відцентрових сил. 

На роторі турбгенератора потужнімтю 200 МВт 

виробництва АТ «Українські енергетичні машини» 

(«УЕМ») застосовується однопосадкова конструкція 

бандажного кільця з консольною посадкою на бочку 

ротора. Сталеві немагнітні корозійностійкі бандажні 

кільця посаджені на гаряче на бочку ротора і закріп-

лені спеціальними кільцевими шпонками, що дозво-

ляють при необхідності знімати бандажі. Іншим кін-

цем бандажні кільця посаджені з натягом на центру-

ючі кільця, які не торкаються валу. Від аксіальних пе-

реміщень центруюче кільце утримується кільцевою 

шпонкою. 

Відпрацьована на основі всебічних досліджень 

конструкція торцевих зон ротора та ротора в цілому 

забезпечує тривалу роботу з величиною струму зво-

ротної послідовності до 8% від номінального струму 

статора, а також роботу в короткочасних несиметри-

чних режимах за умови, що добуток квадрата струму 

зворотної послідовності у відносних одиницях на 

тривалість несиметричного режиму секундах (I2
2·t) 

не перевищує 8. 

Контактні кільця – сталеві, розташовані за під-

шипником зі сторони, протилежній стороні турбіни. 

Для охолодження шин, бракетів, електричних щіток 

та контактних кілець на кінці валу ротора встанов-

лено вентилятор, укладений у спеціальний кожух 

(«равлик»). 

Величина натягу на посадкових місцях бандаж-

них кілець ротора існуючих турбогенераторів (вна-

слідок тривалої експлуатації та неодноразового їх де-

монтажу) знаходиться здебільшого на мінімально до-

пустимому рівні або за його межами, навіть виходячи 

із давнішніх норм без урахування підвищених вимог 

до надійності даного вузла за останні роки [1–3]. Вра-

ховуючі те, що пошкодження бандажних кілець при 

роботі можуть привести до руйнування усього турбо-

генератора, їх технічний стан повинен ретельно відс-

тежуватися з метою своєчасного виявлення тріщин, 

деформацій та інших механічних ушкоджень. 

Враховуючи вищевикладене, розробка методу 

розрахунку НДС конструкцій турбогенераторів вели-

кої потужності у тривимірній постановці, який дозво-

лить підвищити точність оцінки міцності їх компоне-

нтів, має велике наукове і практичне значення для 

України. 

Метою дослідження є розробка ефективного ме-

тоду оцінки НДС елементів конструкцій бандажних 

вузлів турбогенераторів великої потужності у номі-

нальних та надпроєктних режимах з розв’язанням су-

купності задач термопружності та теплопровідності 

у тривимірних постановках із використанням МСЕ. 

Особливістю запропонованого методу є передача по-

чаткових та граничних умов між задачами, що дозво-

ляє провести уточнений аналіз міцності цих елемен-

тів конструкцій. 

 

1. Сучасний стан розробок  

за темою дослідження 
 

У роботах [4, 5] розглядаються числові методи, 

що найчастіше застосовуються для дослідження міц-

ності конструкцій та ґрунтуються на методі скінчен-

них елементів (MCE). Основна особливість сучас-

ного етапу розвитку цих методів досліджень полягає 

в переході від більш простих моделей до складніших, 

які мають більш високу точність і універсальність. 

У роботі [6] представлений MCE, який на даний 

час дозволяє отримати найбільш точні результати до-

сліджень динаміки обертових частин, але зважаючи 

на досить значний розбіг між розмірами елементів 

конструкції при використанні однотипної сітки дуже 

часто не вдається отримати необхідну точність на рі-

вні 95 % від межі плинності. Розвиток даного методу 

був представлений в роботі [7], але враховуючи скла-

дну геометрію та технологічні напруження представ-

лена робота не може бути використана в повному об-

сязі для розрахунку міцності елементів турбогенера-

торів великої потужності. 

У роботі [8] представлений метод, що дозволяє 

оптимізувати конструкції шляхом підвищення їх жо-

рсткості. Недоліком цього методу є відсутність розг-

ляду складових сил загалом. Рішення даної проблеми 

надається в роботах [9, 10], де наявний детальний 

аналіз механічних факторів. Також необхідно врахо-

вувати, що суттєвими чинниками під час виборів іс-

нуючих деформацій є теплові складові. 

 

2. Матеріали та методи дослідження 
 

2.1. Опис бандажного вузла ротора і наванта-

жень, що діють на нього 

 

Загальний вигляд ротора турбогенератора потуж-

ністю 200 МВт виробництва АТ «УЕМ» представле-

ний на рис. 1. Тривимірна модель бандажного кільця 

ротора представлена на рис. 2. 
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Рис. 1. Загальний вигляд ротора 

 
 

Рис. 2. Тривимірна модель бандажного кільця 

 

Лобові частини обмотки ротора підкріплюють фі-

ксуючими кільцями, що складаються з бандажного і 

центруючого кілець. На бандажне кільце діють відцен-

трові зусилля від власної маси (близько 60% від всього 

навантаження), від лобових частин обмотки ротора, а 

також зусилля, що викликані посадкою фіксуючих кі-

лець з натягом. Навантаження від натягів порівнянні з 

навантаженнями від дії відцентрових сил, частково їх 

компенсують і перешкоджають роз'єднанню бандаж-

ного кільця і бочки в процесі експлуатації агрегату. На 

номінальних режимах бандажний вузол працює в умо-

вах помірного температурного навантаження, виклика-

ного нагріванням обмоток. 

Матеріал, з якого виготовляють бандажні кільця, 

повинен мати високі властивості міцності, велике зна-

чення межі текучості при розтягуванні, необхідну здат-

ність до холодної і гарячої обробки тиском, достатню 

величину теплового розширення, а також високу коро-

зійну стійкість [11]. 

Кріплення бандажного кільця на кінцях бочки ро-

тора здійснюється гарячою посадкою з натягом. При 

цьому натяг повинен забезпечувати щільне з'єднання 

кільця не тільки при номінальній частоті обертання, але 

і при угонній, коли в разі раптового скиду наванта-

ження частота обертання ротора може збільшитися на 

20% [12]. 

Згідно технічних вимог до турбогенераторів, вони 

мають витримувати наступні навантаження: 

- механічні навантаж викликані вагою компонен-

тів турбогенератора; 

- теплові навантаження, викликані електричними 

та механічними чинниками 

- сили, що викликані вібраціями; 

- відцентрові сили, викликані обертанням деталей 

роторної групи. 

Для бандажних кілець геометрія конструкції має 

бути врахована таким чином, щоб забезпечити відсут-

ність деформації для мідних елементів. Слід зазначити, 

що маса лобових частин обмотки ротора розподілена 

нерівномірно щодо поздовжньої і поперечної осей ро-

тора, чому в кільці, крім розтягувальних зусиль, вини-

кають згинальні моменти, в результаті яких бандажне 

кільце може набувати овальної форми. 

Навантаження в окремих точках бандажного кі-

льця ротора на критичних режимах роботи можуть до-

сягати межі текучості матеріалу. Руйнування бандаж-

ного кільця може привести до серйозних наслідків як 

для обслуговуючого персоналу, так і до виходу з ладу 

всієї машини. 

При проектуванні бандажного вузла необхідно за-

безпечити його надійну працездатність на всіх експлуа-

таційних режимах. Для цього потрібно провести аналіз 

НДС в конструкціях і оцінити їх міцність на номіналь-

них та критичних режимах роботи машини. При цьому 

необхідно знати роз'єднувальні частоти обертання, за 

яких відбувається розкриття стику бандажного кільця з 

опорами. 
 

2.2. Постановка задачі дослідження  

та методи її розв’язання 
 

Для досягнення поставленої мети проєкту необхі-

дно розв’язати наступні задачі: 

- розрахувати просторову схему сил, діючих на 

елементи конструкції турбогенератору при номіналь-

них та критичних навантаженнях (при максимальній 

частоті обертання); 

- отримати просторову картину термонапруже-

ного стану елементів бандажного вузла ротора; 

- визначити максимальні напруження в локації на-

тягу та запаси міцності для елементів конструкції бан-

дажного вузла. 

Об'єктом дослідження є процеси "деформування" 

елементів конструкцій ротора турбогенератора великої 

потужності при роботі на проєктних та надпроєктних 

режимах. 

Предметом дослідження є НДС в елементах конс-

трукцій ротора турбогенератора великої потужності. 

Для вирішення поставленої в дослідженні науко-

вої проблеми побудови методу розрахунку НДС вузлів 

і деталей конструкцій турбогенераторів великої потуж-

ності, що базується на MCE, використані наступні нау-

кові методи дослідження: 

1. Дискретизація розв’язувальних співвідношень 

для аналізу напружено-деформованого стану досліджу-

ваних тіл на основі метода скінчених елементів. 

2. Числові дослідження здійснювалися у середо-

вищі програмного комплексу SolidWorks, в якому ство-

рювалися тривимірні комп’ютерні моделі. 

Достовірність отриманих результатів і висновків у 

роботі забезпечується математичним моделюванням 

без спрощень. 
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Отримані результати математичного тривимір-

ного моделювання НДС вузлів і деталей конструкцій 

генераторів великої потужності задовільно погоджу-

ються з даними експериментальних і теоретичних дос-

ліджень інших авторів. 

 

2.3. Дані для розрахунку бандажного вузла 
 

Метою тривимірного механічного розрахунку є 

визначення напружень в деталях бандажного вузла 

ротора (бандажного кільця, посадженого з натягом 

на бочку ротора та центруюче кільце) турбогенера-

тора потужністю 200 МВт. 

На рис. 3 і 4 наведені ескізи бандажного і 

центруючого кілець з основними геометричними ро-

змірами, відповідно. 

 

 
 

Рис. 3. Ескіз бандажного кільця 

 

Дані для механічних розрахунків бандажного ву-

зла ротора турбогенератора потужністю 200 МВт наве-

дені в таблиці 1. Необхідно відзначити, що коефіцієнт 

запасу міцності для міді обмотки ротора турбогенера-

тора потужністю 200 МВт, для якого виконується роз-

рахунок, становить 1,34. 

 
Рис. 4. Ескіз центруючого кільця 

 

Таблиця 1 

Дані для розрахунків бандажного вузла ротора 

 

Розрахунок проведено у програмному компле-

ксі "SolidWorks". Бандажне кільце посаджено на бо-

чку ротора і центруюче кільце з натягом. 

 

2.4. Результати розрахунку 
 

В усіх розрахунках у якості початкових теплових 

граничних умов задавалися умови першого роду, а саме 

Найменування параметру Значення 

Частота обертання, об/хв: 
- номінальна (n) 
- угонна (ny) 

 
3000 
3600 

Діаметральний натяг посадки бандажного кі-
льця, м: 
- на бочку ротора (δ1), max/min 
- на центруюче кільце (δ2), max/min 

 
 

2,2×10-3 

2,2×10-3 

Маса лобової частини обмотки (W), кг 870 

Радіус по центру мас лобової частини (RM), 
м 

0,428 

Межа плинності матеріалу бандажного кі-

льця (
бк
0,2 ), МПа 

900 

Межа плинності матеріалу центруючого кі-

льця (
цк
0,2 ), МПа 

700 

Межа плинності матеріалу валу ротора 

(
р
0,2 ), МПа 

687 

Маса вмісту пазу ротора (mп.р.), кг/м 29,64 

Модуль пружності (Е), Н/м2 2,1×1011 

Коефіцієнт Пуассона центруючого кільця 
(μ), в.о. 

0,29 

Коефіцієнт Пуассона бандажного кільця та 
бочки ротора (μ), в.о. 

0,28 

Число зубів вирізаного сегмента (z), од. 3 

Число пазів (zзаг.), од. 52 
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робоча температура елементів бандажного вузла, яка 

склала 293ºС. 

Статичний розрахунок центруючого кільця ротора 

у стані спокою, початкові умови: 

а) у місцях торкання поверхонь бандажного кільця 

та бочки ротора (δ1 = 2,2 мм), бандажного кільця та 

центруючого кільця (δ2 = 2,2 мм) встановлені поверхні 

з натягом (рис. 5); 

б) задані умови симетрії для бочки ротора, банда-

жного кільця та центруючого кільця (рис. 6); 

в) торцева поверхня бочки ротора жорстко закріп-

лена у торцевому напрямку (рис. 7). 

Для визначення напружень, що виникають в 

центруючому кільці від натягу (δ2 = 2,2 мм) виконаний 

розрахунок НДС конструкції в тривимірній постановці.  

На рис. 8 – 13 наведено результати статичного ро-

зрахунку. 

 

 
 

Рис. 5. Поверхні з натягом:  

а – бочка ротора та бандажне кільце;  

б – бандажне кільце та центруюче кільце 

 

 
 

Рис. 6. Умови симетрії для деталей розрахунку 

 

 
 

Рис. 7. Поверхня для закріплення бочки ротора 

 

 
 

Рис. 8. Загальна епюра напружень 

 

 
 

Рис. 9. Епюра напружень центруючого кільця 

 

 
 

Рис. 10. Розподіл напружень контактної поверхні 

центруючого кільця 
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Рис. 11. Графік розподілу напружень контактної  

поверхні центруючого кільця 

 

 
 

Рис. 12. Розподіл напружень в отворі  

центруючого кільця 

 

 
 

Рис. 13. Графік розподілу напружень в отворі  

центруючого кільця 

 

Максимальне напруження в локації натягу (банда-

жне кільце / центруюче кільце) становить 327 МПа. 

Коефіцієнт запасу міцності k = 700/327 = 2,14. 

Розрахунок центруючого кільця ротора при номі-

нальній частоті обертання, початкові умови: 

а) у місцях торкання поверхонь бандажного кільця 

і бочки ротора (δ1 = 2,2 мм), бандажного кільця і центру-

ючого кільця (δ2 = 2,2 мм) встановлені поверхні з натя-

гом (згідно початкових умов статичного розрахунку); 

б) задані умови симетрії для бочки ротора, банда-

жного кільця та центруючого кільця (згідно початкових 

умов статичного розрахунку); 

в) торцева поверхня бочки ротора жорстко закріп-

лена (згідно початкових умов статичного розрахунку); 

г) задані напрямок та номінальна частота обер-

тання n = 3000 об/хв (рис. 14); 

д) задана відцентрова сила, що впливає на банда-

жне кільце (рис. 15). 

 

 
 

Рис. 14. Напрямок обертання елементів конструкції 

 

 
 

Рис. 15. Поверхня бандажного кільця, де впливає  

відцентрова сила 

 

Значення відцентрової сили для поверхні бандаж-

ного кільця C (Н) визначається за формулою: 

 
2

M
n

C W R .
30

 
   
 

                       (1) 

 

Значення відцентрової сили для поверхні бандаж-

ного кільця при частоті обертання 3000 об/хв становить 

36,7·106 Н. 

Значення відцентрової сили для сегмента C1 (Н) 

визначається за формулою: 

 

1
20 C

C .
360





                                (2) 

 

Значення відцентрової сили для сегмента стано-

вить 2,039·106 Н. 

Для визначення напружень, що виникають в 

центруючому кільці від натягу (δ2 = 2,2 мм) і відцентро-

вих сил, виконаний розрахунок НДС конструкції в три-

вимірній постановці. 

На рис. 16 – 21 наведено результати статичного ро-

зрахунку елементів конструкції бандажного вузла при 

номінальній частоті обертання. 
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Рис. 16. Загальна епюра напружень  

при номінальній частоті обертання 

 

 

Рис. 17. Епюра напружень центруючого кільця 

 

 

Рис. 18. Розподіл напружень контактної поверхні 

центруючого кільця 
 

 

Рис. 19. Графік розподілу напружень контактної  

поверхні центруючого кільця 

 

 
 

Рис. 20. Розподіл напружень в отворі  
центруючого кільця 

 

 
 

Рис. 21. Графік розподілу напружень в отворі  

центруючого кільця 

 

Максимальне напруження в локації натягу (банда-

жне кільце/центруюче кільце) становить 463 МПа. 

Коефіцієнт запасу міцності k = 700/463 = 1,51. 

Розрахунок центруючого кільця при угонній час-

тоті обертання, початкові умови: 

а) у місцях торкання поверхонь бандажного кільця 

і бочки ротора (δ1 = 2,2 мм), бандажного кільця і центру-

ючого кільця (δ2 = 2,2 мм) встановлені поверхні з натя-

гом (згідно початкових умов статичного розрахунку); 

б) задані умови симетрії для бочки ротора, банда-

жного кільця та центруючого кільця (згідно початкових 

умов статичного розрахунку); 

в) торцева поверхня бочки ротора жорстко закріп-

лена (згідно початкових умов статичного розрахунку); 

г) задані напрямок та угонна частота обертання 

n = 3600 об/хв (рис. 14); 

д) задана відцентрова сила, що впливає на банда-

жне кільце (рис. 15). 

Значення відцентрової сили для поверхні бандаж-

ного кільця при частоті обертання 3600 об/хв становить 

52,86·106 Н. 

Значення відцентрової сили для сегмента стано-

вить 2,94·106 Н. 

Для визначення напружень, що виникають в 

центруючому кільці від натягу (δ2 = 2,2 мм) і відцентро-

вих сил, виконаний розрахунок НДС конструкції в три-

вимірній постановці. 

На рис. 22 – 27 наведені результати статичного ро-

зрахунку при угонній частоті обертання. 
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Рис. 22. Загальна епюра напружень 

 

 

Рис. 23. Епюра напружень центруючого кільця 

 

 

Рис. 24. Розподіл напружень контактної поверхні 

центруючого кільця 

 

 

Рис. 25. Графік розподілу напружень контактної  
поверхні центруючого кільця 

 

 

Рис. 26. Розподіл напружень в отворі  

центруючого кільця 

 

 

Рис. 27. Графік розподілу напружень  

в отворі центруючого кільця 

 

Максимальне напруження в локації натягу (банда-

жне кільце/центруюче кільце) становить 543 МПа. 

Коефіцієнт запасу міцності k = 700/543 = 1,3. 

З результатів розрахунку видно, що коефіцієнт за-

пасу міцності при угонній частоті обертання та макси-

мальному натязі становить 1,3. Максимальні контактні 

напруження (близько 550 МПа) виникають у центрую-

чому кільці при нульовій частоті обертання та мають 

локальний характер. 

Наразі існує дві технології виготовлення бандаж-

них кілець: з використанням класичних сталей та з ви-

користанням високолегованих нержавіючих сталей. 

Для другого типу сталей напруження в елементах кон-

струкцій знаходяться дуже близько до меж плинності 

матеріалів (досягають 95% від межі плинності). 

Як показав досвід експлуатації, використання ви-

соколегованих сталей з високою твердістю та межею 

міцності потребує збільшення натягів. Це, в свою чергу, 

може викликати появу тріщин у найбільш напружених 

елементах конструкції бандажних вузлів. Ця проблема 

не може бути вирішена з використанням виключно кла-

сичних інженерних методів, оскільки вони не дозволя-

ють ефективно враховувати всю сукупність факторів, 

що впливають на НДС елементів конструкції, із-за ная-

вності їх взаємного комплексного впливу один на од-

ний. Цей факт призводить до високої невизначеності 

при виборі коефіцієнтів запасів міцності в процесі проє-

ктування. 

Запропонований у дослідженні метод дозволяє з 

більш високою точістю розраховувати запаси міцності 
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та визначати необхідні натяги завдяки розв’язанню су-

купності задач термопружності та теплопровідності у 

тривимірній постановці із використанням МСЕ з пере-

дачею початкових та граничних умов між задачами. 

 

2.5 Наукова новизна 

 
Методи, що застосовуються у теперішній час 

для визначення НДС елементів та вузлів електричних 

машин великої потужності, базуються на класичних 

інженерних методах, які дають наближені резуль-

тати. При цьому теплові та силові навантаження роз-

раховуються окремо аналітичними способами. Це 

значно знижує точність проведених результатів та не 

дає якісної оцінки НДС вузлів турбогенераторів. 

В межах представленого дослідження запропо-

новано новий метод розрахунку НДС елементів та 

вузлів електричних машин. Особливістю методу 

стало розв’язання сукупності задач термопружності 

та теплопровідності у тривимірних постановках із 

використанням МСЕ з передачею початкових та гра-

ничних умов між задачами. 

Отримані дані можуть бути використані нау-

ково-дослідними та проєктними організаціями, конс-

трукторськими бюро, організаціями енергетичної га-

лузі, університетами та іншими організаціями, які 

спеціалізуються в області досліджень і експлуатації 

енергетичного обладнання. 

 

Висновки 
 

В ході дослідження встановлено, що для основ-

них конструктивних елементів бандажного вузла 

турбогенератора потужністю 200 МВт мінімальний 

коефіцієнт запасу міцності при угонній частоті обер-

тання та максимальному натязі становив 1,3. 

Максимальні контактні напруження (близько 

550 МПа) виникають у центруючому кільці при ну-

льовій частоті обертання, мають локальний характер 

та зосереджені в районі концентратора напружень – 

отвору. 

Для всіх режимів (у стані спокою, при номіналь-

ній частоті обертання, при угонній частоті обер-

тання) напруження не перевищують допустимих зна-

чень. При цьому натяги не можуть бути змінені у 

менший бік у зв’язку з тим, що мінімальний допусти-

мий запас міцності для елементів конструкції банда-

жного вузла турбогенератора потужністю 200 МВт 

становить від 1,5 до 1,05 при угонній частоті обер-

тання. 

Напрямом подальших досліджень є розробка 

методики оцінки запасів міцності найбільш наванта-

жених вузлів турбогенератора з використанням ком-

плексного підходу з урахуванням дії декількох чин-

ників (теплових, механічних та ін.) у тривимірних по-

становках. 
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римки. 

 

Наявність даних 

Рукопис немає супутніх даних. 

 

Використання штучного інтелекту 

Автори підтверджують, що вони не використовували 

технології штучного інтелекту при створенні даної роботи. 

 

Усі автори прочитали та погодилися з опубліко-

ваною версією рукопису. 
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DEVISING A METHOD FOR DETERMINING THE STRENGTH RESERVES  

OF DESIGN ELEMENTS OF BANDAGE ASSEMBLIES OF TURBOGENERATORS 

Oleksii Tretiak, Stanislav Kravchenko, Pavlo Gakal, Bogdan Shestak,  

Serhii Serhiienko, Viacheslav Nazarenko 

The complexity of assessing the safety margins of design elements and assemblies of high-power turbogenerators 

under the influence of temperature and force loads is due to the need to solve a set of problems: gas-dynamic, temper-

ature, and thermoelastic problems. When designing a turbogenerator rotor bandage assembly, the solution to this set 

of problems associated with determining the thermally stressed state of structures is complicated by the presence of 

pre-tensions, the influence of temperature fields that depend on the parameters of the ventilation systems, and many 

other factors. The use of high-alloy steels with high hardness and tensile strength as the main material of the band 

rings also requires an increase in tension, which can cause cracks to appear in the most stressed structural elements. 
Solving the problem of determining the stress-strain state of the bandage assembly elements with the required accuracy 

when using exclusively classical engineering methods is not advisable, since they do not allow for effective consider-

ation of the entire set of factors due to the presence of their mutual complex influence. The proposed method allows 

for more accurate computation of safety margins and determination of necessary stresses by solving a set of thermo-

elasticity and thermal conductivity problems in a three-dimensional setting using the finite element method with the 

transfer of initial and boundary conditions between problems. The refined safety margin coefficients of the elements 

of the bandage assembly in a state of rest, at nominal speed, and overspeed were determined when conducting a study 

using the developed method. For the main design elements of the bandage assembly of a 200 MW turbogenerator, the 

minimum safety factor at the overspeed and maximum tension was 1.3. The maximum contact stresses (approximately 

550 MPa) that arise in the centering ring at zero rotation speed are local and concentrated in the area of the stress 

concentrator– the hole. All stress modes do not exceed the permissible values. At the same time, the tensions cannot 
be changed to a smaller side because the minimum permissible safety factor for the design elements of the bandage 

assembly of a 200 MW turbogenerator is from 1.5 to 1.05 at the overspeed. 

Keywords: turbogenerator; bandage assembly; centering ring; three-dimensional modeling; stress-strain state; 

stress in the tension location; safety factor. 
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