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可倾瓦径向滑动轴承绝热瞬态过程分析
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摘　　　要 : 为了研究可倾瓦径向轴承在载荷扰动下的绝热瞬态行为.对瞬态油膜压力和温度分布采用了

时变的 Reynolds方程和能量方程 ,建立了轴颈及瓦块动力学方程.应用有限差分及 Newton2Raphson法对方

程联立求解 ,模拟了阶跃载荷冲击工况下可倾瓦径向轴承热瞬态非线性响应过程.给出瞬态过程中油膜最高

温度、最小膜厚等参数的变化规律.结论认为瞬态过程中 ,油膜温度和膜厚变化量较大 ,油膜温度和膜厚响应

有一定的超调量 ,瞬态过程中有可能因油膜温升过高或膜厚太小而导致失效.
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Study on adiabatic transient behavior of tilting2pad journal bearing
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Abstract : The p urpose of this paper is to st udy t he thermal behavior of a tilting2pad

journal bearing subject to a sudden dynamic load. The time2dependent Reynolds equation and

energy equation were used to analyze t he t ransient p ressure and temperat ure of t he oil film

during t his period. The dynamic equations were developed to simulate t he motion of journal

and pads. These equations wit h initial conditions were solved numerically using finite differ2
ential met hods and the Newton2Rap hson iterative scheme simultaneously. The nonlinear

t hermal t ransient response of tilting2pad bearing was simulated under a step load f unction.

The change of maximum film temperature and minimum film t hickness as well as other pa2
rameters were p resented. Oil film temperat ures and film t hickness were found to vary con2
siderably , and there existed some overshoot in the responses of maximum temperature and

minimum film thickness , leading possibly to the damage of bearing during the transient period.
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符号说明
p—油膜压力 ( Pa) ;

t—油膜温度 (°C) ;

x , y—轴心坐标 (m) ;

h—油膜厚度 (m) ;

B—轴承长度 (m) ;

R—轴颈半径 (m) ;

C—轴承径向间隙 (m) ;

μ—润滑油的黏度 ( Pa·s) ;
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cV —润滑油的比定容热容 (J / kg·K) ;

ρ—润滑油的密度 (kg/ m3 ) ;

W x ,W y —油膜力 (N) ;

F , Fx , Fy —外界扰动载荷 (N) ;

δ—瓦块的楔角 (°)

径向滑动轴承是高速重载设备的理想支承部

件 ,其良好的性能是设备可靠运行的重要保证.但

轴承工作时油膜黏性耗散所产生的热量不仅会引

起润滑油黏度降低 ,而且还会导致轴承零件的变

形 ,从而对轴承性能产生巨大影响 ,因此热分析是

滑动轴承设计、运行及研究的一个重要的领域 ,对

保证滑动轴承可靠、稳定地工作有着举足轻重的

作用[ 1 ] .随着生产设备向着大型、高速重载方向发

展以及工况参数的复杂化 ,轴承在非稳态过程中

失效成为设备故障的一个重要原因 ,如离心压缩

机轴承会在启动、停机以及载荷发生波动期间出

现烧瓦现象 ,经已有研究结论认为热在其中有着

重要的作用[228 ] .

在全面的热瞬态研究中 ,需要考虑瓦块导热、

弹性变形及热变形、轴颈运动及润滑油性能变化

等诸多因素 ,问题较为复杂.且油膜和轴承元件的

傅立叶数相差很大即它们的热惯性有着巨大差

异 ,油膜热惯性很小 ,响应速度很快 ,因此要求计

算时间步长小 ,反之瓦块的热惯性大 ,其响应时间

很长 ,要求总计算时间长 ,从而导致计算工作量巨

大 ,使得完全的瞬态过程在理论分析和实验研究

方面都存在一定困难.现有研究表明 ,滑动轴承中

润滑油流动带走了绝大多数耗散热量 ,由于瓦块

及轴颈热传导带走的热量仅是其中的一小部分.

而经过计算分析 ,瞬态过程中油膜温度很快就接

近了稳态值 ,而瓦块温度达到稳定需要很长时间.

因此在绝热假设的基础上对瞬态过程进行研究 ,

仅就油膜温度而言 ,既可以避免计算量过大的缺

点 ,又可以较为精确的反映热瞬态过程中的变化

规律.与固定瓦径向轴承不同 ,可倾瓦轴承在瞬态

过程中瓦块可以随外界条件的变化而摆动 ,现有

的研究认为这种轴承的稳定性高 ,但承载能力相

对较小 ,而其瞬态过程中温度会有什么样的变化

规律需要进行深入地研究.

本文建立了较为全面的可倾瓦径向轴承绝热

瞬态计算模型 ,考虑了轴颈、瓦块的运动及油膜的

瞬态耦合作用 ,对可倾瓦径向轴承的热瞬态过程

进行分析[9213 ] ,给出了可倾瓦径向轴承在绝热瞬

态过程中的性能变化规律以及热对瞬态过程的

影响.

1　控制方程

111　Reynolds方程的建立

对于图 1所示的轴承坐标系统 ,给出可倾瓦

径向轴承无量纲方程[ 14 ]
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其中Γ1 是进油边界 ;Γ2 是出油边界.

图 1　可倾瓦径向轴承示意图

Fig11　Geometry of tilted2pad journal bearing
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112　绝热瞬态能量方程

瞬态能量方程[14 ]的形式如下 :
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温度无量纲相对单位
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113　膜厚及单瓦承载能力公式

膜厚公式[14 ]

�hi = 1 - m cos βi - <i +εcos <i -θ -

δi sin βi - <i

ψ
(3)

对油膜压力进行积分 ,得载荷公式
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114　径向轴承运动方程

根据动力学原理建立轴颈的运动学方程

如下 :
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同理可以建立瓦块的运动方程如下 :
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其中 i = 1 ,2 ,⋯, np , i表示瓦块的编号 ; np 表示瓦

块的总数.

115　载荷表达式

F = F0 τ≥0

F = 0 τ< 0

(8)

2　计算参数及求解方法

本文以载荷在瓦块间的 5瓦可倾瓦轴承为对

象进行了分析研究 ,在计算过程中 ,由于计算量巨

大、时间长 ,因此在计算中压力场及温度场方程求

解采用有限差分法 ,考虑了进油边的逆流影响 ,运

动微分方程求解采用了 Newton2Rap hson 法[15 ] .

整个求解过程从初始稳态工作点开始 ,联立求解

多个方程 ,获得各时刻轴颈和瓦块位置及运动参

数 ,并据此求解油膜压力和温度等参数 ,依次循环

直至达到稳定状态 ,

具体计算参数见表 1.载荷为轴承直径方向

投影面积上油膜平均压力 ,计算时取为 3 MPa ,轴

颈转速为 3 000 r/ min.本文分析方法是对轴承施

加一个阶跃载荷 ,然后模拟轴承在受到冲击后的

热瞬态行为 ,计算中冲击载荷大小以轴承直径上

的平均压力表示 ,取为 1 MPa ,冲击载荷方向和 y

轴成 210°夹角.

表 1　计算参数表

Table 1　Bearing parameters

参数 数值

轴承直径 R/ m 0110

轴承长度 B/ m 0106

轴承间隙比ψ 01001 3

转子质量 mj / kg 12010

瓦块转动惯量 Ip / 10 - 3 (kg·m2 ) 1143

润滑油黏度 (40℃) μ/ ( Pa·s) 01034

润滑油比定容热容 cV / (J / kg·K) 1 906

进油压力 pa / MPa 011

进油温度 ta / ℃ 40

3　结果和讨论

经分析得到瞬态过程中油膜参数的响应规

律 ,其中图 2、图 3是瞬态过程中轴向对称面上各

瓦块油膜压力和温度分布 ,图中位于最下面的 2

号瓦块的油膜压力及温度值比其他瓦块高的多 ,

说明 2号瓦在轴承中起着最为重要的作用 ,其工

作状况最为严酷.
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图 4、图 5是各瓦瞬态过程压力响应曲线 ,其

中图 4表示轴承受到阶跃载荷冲击后很短时间内

的压力变化过程 ,可以看出主要承载的 2 号瓦在

响应开始阶段最大压力增量较大 ,而 3 号瓦上的

压力增量相对较小 ,1号、4号、5号瓦由于轴心位

置远离 ,膜厚增大 ,因而油膜压力减小 ,同时还可

看出压力响应可以分成两个阶段 :第一阶段如

图 4所示 ,压力在很短时间内就接近稳态压力值 ,

达到了稳态值的 93 % ;第二阶段 ,是一个相对较

长的响应阶段 ,在该响应时间内 ,油膜压力变化相

对缓慢 ,其变化规律如图 5所示 ,经分析这是由于

油膜系统在载荷冲击下的非线性振荡过程.图 6

是各瓦块油膜温度响应曲线 ,温度变化和压力变

化相比相对缓慢 ,在整个加载过程中 ,2号瓦温升

最高 ,温度变化量约为 9136 ℃,从开始加载到温

度达到稳定时的响应时间约为 01025 s. 图中 2

号、3号瓦的温度变化曲线随时间上升 ,这是因为

冲击载荷使得 2号、3号瓦载荷增加 ,同理由于轴

心的远离 ,1号、5号瓦的平均膜厚增大 ,其温度随

着时间降低.而 4 号瓦由于其位置及载荷作用方

向的原因 ,压力、温度及膜厚变化较小.由图 6进

一步可知 ,瞬态温度响应具有一定的超调 ,高于稳

态温度 ,因此用稳态手段分析瞬态过程不够准确.
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　　图 7是加载过程中最小膜厚的响应曲线 ,由

图可知 2号、3 号瓦最小膜厚随着时间的增加而

减小 ,由于 2号瓦分担载荷最多 ,其膜厚变化量最

大 ,最小膜厚减薄约4158μm ,1 号、5 号瓦块的最

小膜厚增加 ,其中 1号瓦的膜厚增量最大 , 4号瓦

最小 ,与图 6比较 ,膜厚的响应时间和温度响应时

间一致.图 8是轴颈中心在瞬态过程中的运动规

律 ,在受到冲击载荷后 ,轴心沿载荷冲击方向按一

定规律运动 ,偏心率随着时间迅速增加 ,并很快稳

定在一个确定位置 ,这也验证了可倾瓦轴承良好

的动力稳定性.

因篇幅所限 ,这里仅给出承载能力最大且温

度最高的 2号瓦的摆角响应曲线 ,如图 9所示 ,在

受到冲击载荷后 ,瓦块的摆角迅速减小 ,并且有一

定超调量 ,最终达到稳态值 ,其响应时间和温度及

膜厚的响应时间一致 ,摆角的变化量约为 019 ×

10 - 4 rad.由此可知 ,在瞬态过程中 ,由于轴心和瓦

块受到冲击后的运动 ,导致膜厚的响应有一个超

调 ,这一额外的膜厚减小 ,使得润滑油膜温度也出

现了稳定计算不能得出的超调.因此这一超调温

升和膜厚减小有可能是造成瞬态过程中轴承失效

事故较多的原因之一.

图 9　2号瓦摆角响曲线

Fig. 9　Response of the pose angle of pad 2

4　结　论

1) 建立可倾瓦径向轴承的绝热瞬态计算模

型 ,在此基础上对径向可倾瓦轴承进行了绝热瞬

态过程分析 ,程序结果有效 ;

2) 分析载荷冲击工况下轴承的热瞬态过程 ,

得到了轴承轴向对称线上的油膜压力、温度和膜

厚分布及各瓦块油膜最大压力、最高温度和最小

膜厚的时间响应特性 ;

3) 给出轴颈在瞬态过程中的轴心轨迹及瞬

态过程中各瓦块摆角的响应规律 ;

4) 可倾瓦径向轴承各瓦块油膜温度和膜厚

响应都有一定的超调量 ,所以用稳态方法分析冲

击载荷作用下的瞬态油膜温度会引起较大误差.

从计算结果可以看出 ,瞬态过程中的温度和膜厚

超调量较大 ,有可能导致油膜温度过高或者膜厚

过小而失效 ,因此这一因素有可能是造成瞬态过

程中轴承失效事故较多的原因之一.
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