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载荷扰动下可倾瓦推力轴承绝热瞬态过程分析
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摘　　　要 : 研究了可倾瓦滑动推力轴承在阶跃载荷扰动下的绝热瞬态行为.通过对轴承油膜参数及轴承

元件的动力学建模 ,获得了大载荷扰动工况下可倾瓦推力轴承热瞬态运动参数的非线性响应曲线.由于瞬态

分析中大的计算量及油膜力的非线性 ,计算中采用了 Newton2Raphson法对模型进行求解.最终给出了瞬态

过程中轴承最高温度、最小膜厚等参数的变化规律.结果表明 :如果设计和运行不当 ,轴承有可能因为瞬态过

程中温升过高等原因失效.
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Abstract : Adiabatic t hermal t ransient behavior of tilted pads t hrust bearing under ab2
rupt load change was st udied in this paper . The models of oil film and t he dynamic parame2
ters of t he bearing part s were established , and solved by Newton2Rap hson met hods because

of large cp u consumption and nonlinear oil film force. The responses of t he bearing kinetic

parameters were acquired. The changes of highest film temperat ure , minimum film t hickness

and ot her parameters of oil film were presented during the t ransient period. The result s indi2
cate t hat t he bearing may be damaged if t he design parameters are not p roperly selected.
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　　滑动轴承是高速重载设备理想的支承部件 ,

轴承工作时 ,因油膜黏性耗散热不仅会引起润滑

油黏度降低 ,而且还会造成轴承元件的热变形 ,降

低轴承承载能力及可靠性 ,因此热分析是滑动轴

承设计、研究及运行的重要内容之一[122 ] .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的失效成为设

备故障的一个重要原因 ,如大型水轮机组轴承会

在启动、停机以及推力发生波动期间出现烧瓦现

象.使得热瞬态问题成为滑动轴承研究的一个突

出问题[326 ] .

轴承热瞬态研究中 ,关于轴承径向轴承的研

究较多 ,其中包括 Paranjpe , Gadangi 及 Mon2
mousseau[7211 ]等人的研究具有代表性 ,他们对径

向轴承的热瞬态进行了较为全面的研究 ,研究了

动态载荷作用下 ,油膜温度、油膜厚度、承载能力
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等性能参数的变化规律 ,研究中耦合了油膜的温

度、瓦块的导热及变形、轴颈运动状态等因素 ;但

是对于推力轴承的热瞬态过程 ,研究的论文相对

较少 ,其中具有代表性的是 Ettles[12 ] ,他对大型可

倾瓦推力轴承在启动和停车过程中热的影响进行

了深入地研究 ,他认为推力轴承在启动和停车过

程中失效的原因是由轴瓦大的热惯性和热变形 ,

但是他没有对推力轴承热瞬态过程进行理论

模拟.

实际上 ,全面的热瞬态研究中 ,需要考虑的瓦

块导热 ,弹性变形及热变形、运动参数及润滑油性

能变化等许多因素 ,问题较为复杂.且油膜和瓦块

的傅里叶数相差很大 ,即它们的热惯性有着巨大

差别 ,油膜的小热惯性及动力学计算要求计算步

长小 ,而瓦块大的热惯性又导致响应时间相对很

长 ,因此造成计算工作量巨大.使得完全的瞬态过

程在理论分析和工程应用受到一定的限制 ,通过

有关资料分析 ,滑动轴承中润滑油流动带走了绝

大多数耗散热量 ,而由于瓦块等热传导导出的热

量仅是其中一小部分.而经过计算分析 ,瞬态过程

中油膜温度很快就达到稳态值 ,而瓦块温度需要

较长时间.因此在绝热假设的基础上对瞬态过程

进行研究 ,即可以避免计算量过大等缺点 ,仅就油

膜温度而言 ,又可以较为精确的反映热瞬态过程

中的真实情况.

本文建立了较为全面的可倾瓦推力轴承绝热

瞬态计算模型 ,考虑了推力盘运动及瓦块的运动

状态与油膜瞬态耦合作用 ,对可倾瓦推力轴承的

热瞬态过程进行分析 ,给出了可倾瓦推力轴承在

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 ,对滑动轴承设计和运行有一定参考

作用.

主要符号说明
α,β　　瓦块的径向和周向摆角 (rad)

α0 ,β0 　瓦块的初始径向和周向摆角 (rad)

Iθ , Ir 　绕支点周向和径向瓦块的转动惯量

p　　　油膜压力 ( Pa) 　

pa 　　　进油压力 ( Pa)

t　　　油膜温度 (℃)

ta 　　　进油温度 (℃)

W 　　油膜支承力 (N)

F　　　冲击载荷 (N)

Τ　　　时间坐标 ( s)

m　　推力盘质量 (kg)

r ,θ　　轴瓦表面极坐标 (m) , (rad)

z　　　膜厚方向的坐标 (m)

rp ,θp 　瓦块支承点坐标 (m) , (rad)

h　　　油膜厚度 (m)

h0 　　　支承点油膜厚度 (m)

R　　　瓦块平均半径 (m)

μ　　　润滑油的黏度 ( Pa·s)

cV 　　　润滑油的比定容热容 (J / (kg·℃) )

ρ　　　　润滑油的密度 (kg/ m3 )

　　无量纲量及其相对单位为

p = p0 �p , t = t0�t ,τ= �τ/ω0 ,μ =μ0 �μ,

h = h0 �h , r = R �r , W = W 0 �W ,

�α =αR/ h0 , �β =βR/ h0 , hp = h0 �hp ,

p0 =μ0ω0 R2 / h2
0 , t0 =μ0ω0 R2 / (ρcV h2

0 ) ,

W 0 =μ0ω0 R4 / h2
0

1　控制方程

1. 1　瞬态 Reynolds方程

对于推力轴承 ,根据流体力学中的 Navier2
Stokes (N2S) 方程和连续性方程 ,以及在相应的

假设条件下可以得到图 1所示柱坐标下的无量纲

Reynolds 方程[13214 ]

5
5 �r

�r�h3

�μ
5�p
5 �r +

1
�r

5
5�θ

�h3

�μ
5�p
5�θ

= 6 �r�ω 5�h
5�θ

+ 12 �r 5�h
5�τ
(1)

边界条件

�p = �pa Γ=Γ1

5�p
5�n = 0

Γ=Γ2

�p = 0 Γ=Γ2

其中Γ1 表示瓦的进油边界 ,Γ2 表示除Γ1 外的余

边界 ,Γ表示全部瓦边界.

图 1　可倾瓦滑动推力轴承示意图

Fig. 1　Schematic of tilted pad thrust bearing

1 . 2　瞬态能量方程

应用能量守恒原理建立柱坐标下的瞬态油膜

能量方程 ,这里直接给出其无量纲形式
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(2)

能量方程的边界条件为进油边温度 ,为第一

类边界条件

�T = �Ta Γ=Γ1

其中Γ1 表示进油边.

1 . 3　膜厚方程

�h = �hp + �α�rsin (θ- θp ) - �β[ �rcos (θ- θp ) - �rp ]

(3)

1 . 4　油膜承载力和力矩公式

对油膜的承载区域内压力进行积分 ,就可以

得到油膜承载力公式如下 :

�W = κΩ p
-

�rdθd �r (4)

对于可倾瓦轴承 ,还必须考虑瓦块力矩平衡

问题

�Mθ = κΩ�p sin (θ- θp ) �r2 dθd �r

�M r = κΩ�p [ �rcos (θ- θp ) - �rp ]dθd �r
(5)

1 . 5　运动方程

根据 Newton力学第二定律 ,可以建立转子

的动力学方程和瓦块力矩平衡方程如下 :

�m r �z
··

= �F - �W

�Iθ�α
··

= �Mθ - �W �x c

�I r �β
··

= �M r - �W �y c

(6)

方程的初始条件如下 :

�z = �hp0 , �z
·

= 0

�α = �α0 , �α
·

= 0

�β = �β0 , �β
·

= 0

2　数值求解过程

Reynolds方程及能量方程数值求解的常用

方法有 :有限元、边界元、差分法等.因为瞬态分析

需要大量计算 ,油膜力的非线性强 ,分析中对油膜

参数采用了 Newton2Rap hson 法 ,而运动方程采

用了 Rugge2kut ta 法 ,载荷平衡和瓦块摆角采用

了 Newton一维搜索法.综合考虑计算精度及时

间等因素 ,扇形瓦面沿径向和周向分别被划分为

21个等分节点 ,瓦面共有 441 个计算节点 ,油膜

承载力及其对支点的转矩通过高斯积分法获得.

为模拟推力盘受到阶跃载荷冲击后整个轴承系统

的运动和发热过程 ,对需要 Reynolds方程、能量

方程和运动方程等进行可耦合求解.求解过程为

首先求出轴承一个稳态工作点 ,以其作为初始位

置 ,然后施加冲击载荷 ,求解运动方程 ,求出下一

个时刻的运动参数 ,得出膜厚 ,从而确定瞬态绝热

问题压力、温度等 ,即某一个时刻瞬态油膜参数 ,

依此循环 ,直至稳定状态.

为了研究轴承的热瞬态性能 ,本文选择了某

一实际轴承作为分析对象 ,且轴承的润滑油以及

工作载荷也基本一致.该轴承参数见表 1.

表 1　轴承计算参数表

Table 1　Bearing parameters for calculation

参数 数值 参数 数值

Ro / mm 60 m/ kg 9. 0

Ri / mm 24 μ/ ( Pa·s) (40℃) 0. 036

θb / rad 32 cV / (J / (kg·℃) ) 1 906

H/ mm 36 pa / MPa 0. 1

ta / ℃ 40 L / mm 0. 48 ,0. 36

表 1中 Ro , Ri 分别为轴瓦外径和内径 ;θb 为

轴瓦包角 ; H 为轴瓦厚度 ; L 为相对于几何中心

的相位置.

3　结果和讨论

图 2～图 4是可倾瓦轴承在同一稳态工作点

(转速 3000 r/ min ,瓦面平均压力 3 MPa)运行时 ,突

然施加不同大小的阶跃载荷冲击后轴承的热响应

过程 ,载荷的大小相当于瓦面平均压力分别增加

0. 5 ,1 MPa和 2 MPa时的轴承载荷 ,分别对应于三

图中的曲线 1 ,2 ,3.其中图 2表示最大压力的响应

曲线 ,它表明轴承受到阶跃载荷冲击后 ,油膜中的

最大压力响应很快 ,整个过程时间仅为 8. 0 ×

10 - 6 s.根据瞬态 Reynolds方程可知 ,在不考虑油膜

惯性力的前提下 ,油膜压力的变化主要与膜厚变化

率有关 ,而从图 4可知 ,膜厚变化率仅在受到冲击

载荷的前期变化较大 ,后期的变化率较小 ,因此油

膜压力在受到载荷冲击的极短时间内升高很快 ,经

过反复计算 ,发现油膜压力在加载的后期较长时间

内也有变化 ,只是变化幅度较小而已 ,因篇幅原因

这里没有给出后期的变化规律.从图 2可以看出油

膜压力变化几乎与外载荷变化同步.图中曲线 1 ,2
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及 3的响应时间有一定差别但不大 ,三种冲击载荷

下响应的幅值有很大的差别 ,且变化量和冲击载荷

的幅值一致 ,即冲击载荷越大 ,则压力响应的幅值

也越大 ,实际上在应用场合 ,很难具有真正的阶跃

载荷冲击 ,大部分载荷变化都有一定的时间范围 ,

且零件具有弹性等 ,因此实际上油膜压力的响应时

间不会如此之短 ,这里仅用阶跃载荷研究其极端情

况 ,说明极端情况的油膜的压力变化规律.

图 2　可倾瓦油膜压力响应

Fig. 2　Pressure response of oil film on tilted pad

图 3是油膜最高温度响应曲线 ,可以看出温度

响应是一个惯性过程 ,它与压力响应相比慢的多 ,

达到热稳定的时间大约为 0. 02 s ,这和瓦块等固体

零件的响应时间相比还是要小的多 ,在绝热瞬态分

析中 ,除油膜的对流外 ,没有考虑油膜和瓦块及推

力盘的导热 ,而油膜的厚度很薄 ,质量小 ,所以热惯

性很小 ,响应时间也就很短. 如果考虑瓦块等的导

热 ,则由于瓦块大的热惯性 ,这一平衡过程将是一

个很长的时间 ,有资料表明响应时间达数十分

钟[10 ] ,从这里也可以看出 ,仅油膜温度本身来说 ,

它的响应时间很短 ,在如此短的时间内 ,热量无法

通过瓦块传导出去 ,因此会造成瓦块的局部温度的

升高.因此常能见到有些轴承一旦发现温升过高 ,

紧急停机后 ,仍然发现瓦块已经烧坏.曲线 1 ,2 ,3

在整个瞬态过程中的温升分别是 3. 1 ,6. 5 ℃和

12. 8 ℃,即冲击载荷越大 ,则温升就越高 ,从能量方

程可知 ,黏性耗散中的压力流一项会随着压力的增

大而有所升高 ,因此冲击载荷越大 ,压力流产生的

黏性损耗就越大 ,温升也就越高.

图 4为最小膜厚响应曲线 ,受到冲击后膜厚迅

速减小 ,其变化规律和温度比较相近 ,达到稳态的

时间约为 0. 02 s以内 ,三种冲击载荷下膜厚的变化

量分别是 0. 6 ,1. 74μm和 2. 46μm.冲击载荷越大 ,

膜厚的变化量也越大 ,这是由于冲击载荷越大 ,在

相同的条件下 ,推力盘的加速度也越大 ,在相同时

间间隔内 ,其对应的位移也越大 ,因而引起的膜厚

变化也就越大.由于有瓦块的摆动的存在 ,这种变

化应该是推力盘运动和瓦块摆动的综合影响结果.

图 3　可倾瓦油膜温度响应

Fig. 3　Temperature response of oil film on tilted pad

图 4　可倾瓦膜厚响应

Fig. 4　Film thickness response of oil film on

the tilted pad

图 5和图 6为瞬态过程中瓦块摆动规律 ,其

中图中数字 1 ,2 ,3所代表的含义和图 1～图 4相

同 ,表示不同的工况条件.前者是周向摆角 �α的响
应曲线 ,在轴承受到轴向冲击后 ,周向摆角突然增

加 ,而且有一个超调过程 ,随后其值逐渐减小直至

稳定 ,且可以看出 ,载荷大小不同 ,摆角的变化规

律和幅值都不相同.载荷冲击越大 ,其瓦块摆角的

变化幅度越大 ,图 6 所示是瓦块径向摆角 �β的变
化规律 ,它是一个过阻尼响应过程 ,两个方向瓦块

摆动达到稳定的时间约为 0. 02～0. 03 s.

虽然本文仅用一个特定轴承作为研究对象进

行分析 ,但其模型对同类轴承具有普遍性 ,文中提

供的方法和程序可以推广到多种推力轴承中.论

文目的在于揭示瞬态过程中油膜温度的变化规

律 ,重点在于确定瞬态过程热不平衡现象是否会

造成油膜温度的急剧升高及其数量上的大小.对

在何种条件下 ,会引起轴承的损坏的判据没有讨

论 ,今后需要对瞬态过程进行更为全面的分析和
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实验 ,以确定冲击载荷下轴承损坏的判据.

图 5　瞬态瓦块周向摆角响应

Fig. 5　Circumferencial tilt angle response

of the pad

图 6　瞬态瓦块径向摆角响应

Fig. 6　Radial angle response of the pad

4　结　论

1) 建立了可倾瓦推力轴承的绝热瞬态模型 ,

以某一轴承的几个典型工况为例 ,分析了可倾瓦

推力轴承在阶跃载荷作用下的绝热瞬态过程中的

油膜参数变化规律 ,证明模型和算法有效.

2) 获得油膜最大压力、最高温度和最小膜厚

的非线性响应规律.发现轴承中油膜最大压力响

应速度极其短暂 ,最高温度以及最小膜厚的热瞬

态响应是一个惯性过程 ,油膜热惯性很小 ,对计算

所用轴承 ,达到稳态的时间仅 0. 01 s的量级 ,温度

幅值有较为剧烈的变化 ,最高可达 12. 8 ℃,冲击

载荷幅值越大 ,温升越高.可见载荷冲击可造成油

膜温度较大升高 ,油膜厚度的减小 ,并且响应时间

很短 ,有可能造成轴承的瞬间损坏 ,这和实际轴承

瞬态失效过程一致即失效发生的时间很短 ,因此

需要在轴承设计和运行时加以注意.

3) 可倾瓦推力轴承瓦块摆角的变化在周向和

径向不同 ,周向摆角的变化规律有超调过程 ,而径向

摆角是一个惯性过程 ,轴承受到冲击后 ,有可能会因

为周向摆角过大的超调量导致最小膜厚过小而发生

烧瓦事故 ,因此用稳态设计方法会存在一定误差.
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