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可倾瓦轴承瓦块摆动特性

王永亮，刘占生，钱大帅

（哈尔滨工业大学 能源科学与工程学院，１５０００１哈尔滨，ｖｉｂｗ＠ｑｑ．ｃｏｍ）

摘　要：研究可倾瓦轴承瓦块摆动几何关系，基于分离变量法建立了有限长轴承油膜压力模型及瓦块力矩
平衡方程，获得瓦块摆角与轴承参数之间的函数关系；以瓦块包角为８０°、支点偏移量为０５的四瓦块可倾瓦
轴承为研究对象，计算分析其瓦块的摆动特性．理论推导表明，瓦块静平衡摆角只与瓦块结构参数、轴颈相对
瓦块偏心率、间隙比有关，而与轴颈转速、油膜粘度等无关；数值仿真结果表明，当瓦块结构参数一定时，瓦块

静平衡摆角随原始偏心率增大呈先增大后减小趋势，随轴承间隙比增大呈线性增加趋势．研究结果为建立工
程实用的可倾瓦轴承非线性油膜力模型提供理论依据．
关键词：可倾瓦；瓦块摆动；原始偏心率；间隙比
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　　随着转子－轴承系统的大型化、高速化发展，
支承转子的径向可倾瓦轴承稳定性问题越来越突

出［１］，在实际工程中，可倾瓦轴承支承的转子系

统的油膜失稳现象偶有发生［２－３］．可倾瓦滑动轴
承油膜力模型是可倾瓦轴承－转子系统非线性动
力学特性分析的基础和关键，因此有必要建立可

靠的可倾瓦轴承非线性油膜力模型．目前，可倾瓦
轴承非线性油膜力求解方法主要有直接求解

法［４－５］、数据库法［６－７］、非线性油膜力公式３类．
直接求解法计算精度高，但计算效率较低．数据
库法效率高，但建库过程复杂，通用性不强．Ｏｋ
ａｂｅＥＰ［８］利用短圆柱瓦轴承模型进一步推导了
可倾瓦滑动轴承非线性油膜力模型，对比分析了

该模型与有限差分求解雷诺方程计算结果，但未

给出瓦块摆角公式．王丽萍等［９－１０］基于瓦块和轴

颈间的运动耦合关系，建立瓦块局部坐标系统；通

过坐标变换，将瓦块和轴颈运动相关的全局广义

位移矢量转换为局部动坐标系下轴颈的位移矢

量；利用求解固定瓦轴承动力特性的方法求得的

局部动坐标系下的油膜力；进而将局部坐标系下



油膜力精确转换为全局广义坐标系下的表达形

式．但是瓦块摆角需要迭代求解．
分析计算可倾瓦滑动轴承油膜动力特性时，

给定轴颈在可倾瓦轴承中的扰动位移和扰动速

度，如果能够快速获得瓦块摆角，从而快速获得油

膜厚度分布规律，高效求解可倾瓦轴承油膜动力

特性，对于可倾瓦滑动轴承动力特性的研究，以及

可倾瓦轴承支承转子系统非线性动力学特性分析

来说是具有重要意义的．
本文推导可倾瓦轴承瓦块油膜特性几何关

系，并基于分离变量法建立有限长可倾瓦块油膜

压力近似解析表达式，根据静平衡时瓦块受油膜

压力力矩平衡，推导可倾瓦块摆角与可倾瓦轴承

几何参数、间隙比、及原始偏心率间关系式，最后

研究摆角随间隙比和原始偏心率变化规律．

１　可倾瓦瓦块几何关系
图１（ａ）为一静止不动的轴颈和其支撑可倾

瓦瓦块，轴颈半径为Ｒ，可倾瓦块与轴颈之间半径
间隙为Ｃ，瓦块轴向长度为 Ｌ，图中 Φ１、Φ２、Φ３为
瓦块原始几何角，确定了瓦块的结构参数．可倾瓦
块与轴颈之间充满了粘度为 μ的润滑介质．由于
轴颈是没有运动的，瓦块圆弧中心Ｏ、轴颈中心Ｏｊ
以及瓦块支点Ｏｐ处于同一直线上，轴颈中心和瓦
块中心间距离定义为原始偏心距ｅ．

轴颈以角速度Ω旋转，假定轴颈旋转过程中，
轴颈中心Ｏｊ不动，根据流体润滑理论知，可倾瓦
块必定绕支点转动一定角度 φ，如图１（ｂ）所示．
这时，可倾瓦轴承瓦块油膜特性就转化为轴承中

心Ｏ′、轴颈中心为Ｏｊ、偏心距为Ｅ、偏位角为α的
有限弧度圆瓦轴承油膜特性，进而利用圆瓦轴承

油膜相关理论分析可倾瓦块特性．图１（ｂ）中θ为
油膜周向坐标，起始位置为名义最大油膜厚度处．
θ１、θ２、θ３定义为油膜特征角，分别为瓦块出油边
边界，瓦块支点角，瓦块进油边边界．
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图１　可倾瓦摆动几何关系示意图

　　由图１（ｂ）可知，轴颈开始旋转后，油膜特征
角与瓦块原始几何角有如下关系：

　
θ１ ＝

π，　　　ｗｈｉｌｅπ＋α≤Φ１；

Φ１－α， ｗｈｉｌｅπ＋α＞Φ１
{ ．

θ２ ＝Φ２－α．

θ３ ＝Φ３－α










．

（１）

图１（ｃ）为图１（ｂ）相关几何关系放大图，根
据三角关系可得

　Ｅ２ ＝（Ｒ－ｅ）２＋Ｒ２－２Ｒ（Ｒ－ｅ）ｃｏｓφ， （２）
Ａ２ ＝２Ｒ２（１－ｃｏｓφ）＝ｅ２＋Ｅ２－２Ｅｅｃｏｓβ． （３）
将式（２）带入式（３）整理后可得

β＝ａｒｃｃｏｓ ｅ－Ｒ＋Ｒｃｏｓφ
（Ｒ－ｅ）２＋Ｒ２－２Ｒ（Ｒ－ｅ）ｃｏｓ槡 φ

．

（４）

定义ε０ ＝ｅ／Ｃ为原始偏心率，ψ＝Ｃ／Ｒ为半径间
隙比．对式（４）进行无量纲化，得

β＝ａｒｃｃｏｓ
ε０ψ－１＋ｃｏｓφ

（１－ε０ψ）
２＋１－２（１－ε０ψ）ｃｏｓ槡 φ

．

又由图１（ｃ）可得知瓦块摆动后实际偏位角
表达式为

α＝ａｒｃｃｏｓ
ε０ψ－１＋ｃｏｓφ

（１－ε０ψ）
２＋１－２（１－ε０ψ）ｃｏｓ槡 φ

－φ，（５）

而瓦块摆动后实际偏心率为

ε＝ＥＣ＝
（１－ε０ψ）

２＋１－２（１－ε０ψ）ｃｏｓ槡 φ
ψ

． （６）

２　可倾瓦瓦块润滑油膜特性分析
本文研究瓦块摆动达到平衡后的摆角，即轴
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颈在轴承中无涡动，油膜只有动压效应，没有挤压

效应．因此忽略流体润滑雷诺方程中所有动态效
应项，在此条件下适合图１（ｂ）中油膜润滑 Ｒｅｙｎ
ｏｌｄｓ方程形式如下：

θｈ

３ｐ
( )θ＋Ｒ２


ｚｈ

３ｐ
( )ｚ＝－６μＲ２ＣεΩｓｉｎθ．

（７）
式中：ｐ为瓦块与轴颈之间油膜的压力；ｚ为油膜
轴向坐标，其零点在瓦块中分面处；ｈ为油膜厚
度，ｈ＝Ｃ（１＋εｃｏｓθ）．
轴向和周向边界条件为

ｐ（θ１，ｚ）＝ｐ（θ３，ｚ）＝ｐ（θ，Ｌ／２）＝ｐ（θ，－Ｌ／２）＝０．
利用分离变量法对雷诺方程进行求解，以获得压

力近似解析解．
假设方程（７）解的形式如下：

ｐ（θ，ｚ）＝Ｍ（θ）Ｎ（ｚ）． （８）
其中，Ｍ和Ｎ分别为变量θ和ｚ的二次可微函数，
将式（８）带入式（７）整理后可得

Ｎ
θｈ

３Ｍ
( )θ／ｈ３＋ＭＲ２

２Ｎ
ｚ２
＝－６μＲ

２εＣΩｓｉｎθ
ｈ３

．

（９）
对式（９）两端分别进行θ３→θ１积分可得

ｄ２Ｎ／ｄｚ２－ａ２·Ｎ＝ｂ． （１０）
式中：

ａ２ ＝ ∫
θ１

θ３

ｃｏｓθ
－ｈ３


θｈ

３Ｍ
( )θｄ{ }θ／Ｒ２∫θ１

θ３
Ｍｃｏｓθｄ{ }θ，

ｂ＝－６μεＣΩ∫
θ１

θ３

ｓｉｎθｃｏｓθ
ｈ３

ｄ{ }θ／∫θ１
θ３
Ｍｃｏｓθｄ{ }θ，

求解式（１０）即可获得压力轴向分布函数：

Ｎ（ｚ）＝ｂ（ｅ
ａｚ＋ｅ－ａｚ－ｅａＬ／２－ｅ－ａＬ／２）
ａ２（ｅａＬ／２＋ｅ－ａＬ／２）

．（１１）

将式（１１）带入式（９），并整理后可得
ｂ（ｅａｚ＋ｅ－ａｚ）
ａ２（ｅａＬ／２＋ｅ－ａＬ／２）

ａ２Ｍｈ３Ｒ２＋
θｈ

３Ｍ
( ){ }θ ＝

　　 －６μＲ２εＣΩｓｉｎθ＋ｂ
ａ２

θｈ

３Ｍ
( )θ． （１２）

由分离变量法特性可知，式（１２）右端项必然
为０，即
／θ（ｈ３Ｍ／θ）＝（６μＲ２εＣΩａ２／ｂ）ｓｉｎθ．

（１３）
对式（１３）积分两次并带入边界条件即可获得周
向油膜分布：

Ｍ（θ）＝ａ
２６μＲ２Ωε
ｂＣ２

·｛Ｉ１（θ）＋Ｃ１·Ｉ２（θ）＋Ｃ２｝．

式中：

Ｃ１ ＝－Ｉ１／Ｉ２；Ｃ２ ＝－（Ｉ１（θ１）－Ｉ２（θ１）·Ｉ１／Ｉ２）；
Ｉｉ＝Ｉｉ（θ３）－Ｉｉ（θ１），ｉ＝１，２，Ｉｉ（θ）．具体表达式

见附录．
因此，油膜压力分布表达式为

ｐ（θ，ｚ）＝６μＲ
２Ωε
Ｃ２

Ｂ（ｚ）｛Ｉ１（θ）＋Ｃ１Ｉ２（θ）＋Ｃ２｝．

（１４）
其中，

　Ｂ（ｚ）＝（ｅａｚ＋ｅ－ａｚ－ｅａＬ／２ －ｅ－ａＬ／２）／（ｅａＬ／２ ＋
ｅ－ａＬ／２）．

３　瓦块摆动规律
如图２所示，假设可倾瓦瓦块摆动到某一平衡

位置，此时摆角为定值，根据以上可倾瓦瓦块润滑

油膜特性分析，即可获得该状态时油膜压力分布．
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图２　微元对支点力矩示意图

　　取角度为θ的ｄθ微元，根据受力分析可知，
该微元对瓦块支点的力矩为

Ｒ·ｄθ·∫
　Ｌ／２

－Ｌ／２
ｐ（θ，ｚ）ｄ{ }ｚ·｛Ｒ·ｓｉｎ（θ－θ２）｝＝

　　６μＲ
４Ωε
Ｃ２

｛Ｉ１（θ）＋Ｃ１Ｉ２（θ）＋Ｃ２｝ｓｉｎ（θ－

　　θ２）ｄθ·∫
　Ｌ／２

－Ｌ／２
Ｂ（ｚ）ｄｚ． （１５）

　　在瓦块油膜承载区内对式（１５）积分，并根据
当瓦块处于静平衡状态时，油膜力对支块的总力

矩为零，对力矩方程进行化简即可获得如下总力

矩表达式：

∫
θ１

θ３
｛Ｉ１（θ）＋Ｃ１·Ｉ２（θ）＋Ｃ２｝ｓｉｎ（θ－θ２）ｄθ＝０．

整理后即可得到如下可倾瓦块平衡方程：

Ｍ＝ｃｏｓθ２｛Ｉ２Ｉ３－（Ｉ１）
２｝＋ｓｉｎθ２｛Ｉ２Ｉ４－Ｉ１Ｉ５｝＝０．

（１６）
其中Ｉｉ＝Ｉｉ（θ３）－Ｉｉ（θ１），ｉ＝１，２，３，４，５．

式（１６）与θ１、θ２、θ３以及ε０有关，而θ１、θ２、θ３
与Φ１、Φ２、Φ３、φ、ψ、ε０相关．即
　Μ ＝Μ（Φ１，Φ２，Φ３，φ，ψ，ε０）＝０． （１７）
　　可见，可倾瓦瓦块达到静平衡时，其摆角 
与瓦块参数、间隙比及原始偏心率有关，而与轴颈

转速、油膜粘度等参数无关．
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当可倾瓦轴承瓦块参数给定后，式（１７）只与
可倾瓦瓦块摆角φ、轴承间隙比 ψ及原始偏心率
ε０有关，即瓦块摆角方程可写成

Μ ＝Μ（φ，ψ，ε０）＝０． （１８）
　　由式（１８）可知，当瓦块原始参数确定后，瓦
块摆角φ与轴承间隙比ψ及原始偏心率ε０成隐函
数关系，１个方程３个变量，可通过给定其中一变
量来考察其他两变量间关系．

４　算　例
为定性分析瓦块摆角与轴承间隙比及原始偏

心率之间的关系，以哈尔滨汽轮机厂３００ＭＷ汽轮
机高中压转子支承四可倾瓦轴承为例，分析给出

瓦块摆角的影响规律．四可倾瓦单个瓦块包角为
８０°，入口边到支点的包角为 ４０°，根据前面分析
可知，对应瓦块几何参数为：Φ１ ＝２２０°，Φ２ ＝
１８０°，Φ３ ＝１４０°．联合式（１）、（５）、（６）、（１４）和
（１８），即可求获得此可倾瓦块摆角随可倾瓦轴承
间隙比及原始偏心率变化规律．

图３为瓦块处于静平衡时，摆角随轴承间隙
比变化规律，可以看出，可倾瓦轴承瓦块摆角随轴

承间隙比的增大而呈线性规律增大，曲线斜率随

原始偏心率增大而变化．当轴承间隙比为零时，瓦
块和轴颈紧贴，瓦块无法摆动，此时摆角为零．
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图３　瓦块摆角随轴承间隙比变化

　　图４为给定间隙比，瓦块处于静平衡时，可倾
瓦瓦块摆角随原始偏心率变化规律．由图可知，瓦
块摆角随原始偏心率的增大呈抛物线规律变化，

先增大而后减小，当原始偏心率接近０或１时，瓦
块摆角接近０．从图４还可看出，当可倾瓦轴承间
隙比一定时，瓦块摆角随原始偏心率的增大而增

大，与图３分析结论一致．
　　由图３及以上分析可知，瓦块摆角与间隙比
呈线性关系，且间隙比为零时，瓦块摆角为零，当

原始偏心率为０或１时，摆角亦为０．因此设瓦块
摆角表达式为

φ＝ε０（ε０－１）ψ·Ｇ（ε０）．
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图４　瓦块摆角随原始偏心率变化

　　通过曲线拟合获得Ｇ（ε０）表达式，进而获得
瓦块摆角函数关系：

φ＝φ（ε０，ψ）＝
ψ·ε０·（ε０－１）·ａ１

ε５０＋∑
４

ｉ＝０
（ａｉ＋２·ε

ｉ
０( )）
． （１９）

其中：ａ１ ＝－０１１７２；ａ２ ＝００２２４６；ａ３ ＝０８４９１；
ａ４ ＝－３０６９；ａ５ ＝４８０７；ａ６ ＝－３５９８．

图５为间隙比为２‰时，拟合曲线与迭代求
解获得的瓦块摆角对比图，可以看出，式（１９）能
够表达摆角与间隙比和原始偏心率之间的关系．
　　可倾瓦块摆角直接影响到可倾瓦轴承的瓦块
油膜厚度及油膜边界条件，进而影响油膜压力分

布规律及可倾瓦轴承静、动特性．
由式（１９）可知，已知轴承间隙比ψ及原始偏

心率ε０后，即可获得摆角 φ．为考察摆角对油膜
厚度及油膜压力分布规律的影响，令间隙比 ψ＝
２‰，原始偏心率依次为 ０４、０５、０７、０７，对应
瓦块摆角为００３３、００３８、００４２、００４３．
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图５　迭代求解值与拟合曲线对比

　　图６为不同摆角对油膜厚度的影响，从图中
可明显看出，当瓦块摆角从００３３增大到 ００４３
时，油膜度逐渐减小，当摆角为００３３时，瓦块与
轴颈形成收敛油楔，油膜区域为瓦块整个表面区

域；当摆角增大到００４３时，最小油膜厚度位于距
离瓦块尾端附件瓦块表面，正压油膜区域为瓦块

首端至最小油膜厚度处．由此可见，瓦块摆角对油
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膜厚度及边界条件有很大影响．
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图６　间隙比２‰不同瓦块摆角下油膜厚度

　　图７为不同摆角时油膜压力分布，从图可以
看出，瓦块摆角直接影响了油膜压力分布，同时可

以很明显看出，摆角影响了润滑油膜边界．
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图７　间隙比２‰不同瓦块摆角时油膜压力分布规律

　　以上以哈汽３００ＭＷ汽轮机高中压支承四可
倾瓦轴承为例，给出了可倾瓦块摆角随轴承间隙

比及原始偏心率的定性变化规律．对于不同包角
的可倾瓦，瓦块摆角数值上不同，但其摆角随间隙

比和原始偏心率的定性变化规律是一致的．

５　结　论
１）当轴颈在轴承中位置一定时，可倾瓦块摆

角只与原始偏心和间隙比有关，而与转速、粘度等

参数无关；

２）在同一可倾瓦轴承间隙比下，可倾瓦块摆角
随原始偏心率增大先增大，而后减小，呈抛物线规律

变化，当原始偏心率为０或者１时，瓦块摆角为零；
３）当可倾瓦轴承瓦块原始偏心率不变时，可倾

瓦块摆角随轴承间隙比增加而呈线性规律增大．
附　录

　Ｉ１（θ）＝∫ ｃｏｓθ
（１＋εｃｏｓθ）３

ｄθ＝ １
２（１－ε２）

·

　　　 ｓｉｎθ
１＋εｃｏｓθ

１
１＋εｃｏｓθ

＋１＋２ε
２

１－ε( )２ －
　　　 ３ε

（１－ε２）５／２
ｔａｎ－１ １－ε

１＋槡 ε
ｔａｎθ( )２ ，

　Ｉ２（θ）＝∫ ｄθ
（１＋εｃｏｓθ）３

＝－ ε
２（１－ε２）

·

　　　 ｓｉｎθ
１＋εｃｏｓθ

１
１＋εｃｏｓθ

＋ ３
１－ε( )２ ＋

　　　 ２＋ε２

（１－ε２）５／２
ｔａｎ－１ １－ε

１＋槡 ε
ｔａｎθ( )２ ，

　Ｉ３（θ）＝∫ ｃｏｓ２θ
（１＋εｃｏｓθ）３

ｄθ＝Ｉ２（θ）－

　　 ｓｉｎθ
２ε（１＋εｃｏｓθ）２

＋ １
２ε（１－ε２）

·
ｓｉｎθ

１＋εｃｏｓθ
－

　 １
（１－ε２）３／２

ｔａｎ－１ １－ε
１＋槡 ε

ｔａｎθ( )２ ，
Ｉ４（θ）＝∫ｃｏｓθｓｉｎθ（１＋εｃｏｓθ）３

ｄθ＝ １＋２εｃｏｓθ
２ε２（１＋εｃｏｓθ）２

，

Ｉ５（θ）＝∫ ｓｉｎθ
（１＋εｃｏｓθ）３

ｄθ＝ １
２ε（１＋εｃｏｓθ）２

　．
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