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船用轴流压气机推力轴承特性计算及试验研究
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摘　 要:为获得某新型推力轴承在某船用轴流压气机中的工作特性并进行试验验证ꎬ基于 ＡＲＭＤ￣Ｂｅａｒｉｎｇｓ 软件及

自编程序对推力轴承特性进行了模拟计算ꎬ在全尺寸高速大推力滑动轴承试验台上进行了轴承特性试验研究ꎬ并
在实机台架试验中对轴瓦温度进行了监测ꎮ 计算分析了 １５ 种工作条件下油膜的压力、厚度、温度、刚度、阻尼及能

量损失与推力和转速关系ꎮ 轴承特性试验主要包括 ９ 种稳定工况下的性能试验ꎬ以及轴承超载、超速试验中每块

轴瓦表面温度及油膜压力的测量ꎮ 结果表明:模拟计算结果及试验测试得到的油膜温度、压力随推力及转速变化

规律基本一致ꎻ轴瓦表面最大油膜压力位于支承块背部附近ꎬ与推力基本呈线性关系ꎻ转子转速越低、推力越大ꎬ则
油膜厚度越小、油膜刚度及阻尼越大ꎻ转子转速越高、推力越大ꎬ则油膜温度越高、能量损失越大ꎻ在设计点轴承运

行参数均有一定安全裕度ꎬ该推力轴承可以满足机组使用要求ꎮ
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引　 言

在船用轴流压气机支承结构设计中ꎬ滚动轴承

因其所需润滑油量少、结构尺寸小、可靠性高等优

点ꎬ而被广泛应用ꎮ 而推力轴承装置仅在动力传动

系统中采用ꎬ作为在滚动轴承无法承受重载条件下

的备选方案ꎮ 对推力轴承特性的研究基本停留在理

论分析层面[１ － ５]ꎬ更未见在实机试验中的相关报道ꎮ
胡朝阳[６]、朱鸿等人[７] 建立的试验台ꎬ也集中于对

低速重载推力轴承的性能等进行试验ꎬ试验项目较

少ꎮ 现代船用燃气轮机不断向大型化发展[８]ꎬ在进

行某型船用轴流高压压气机研制时ꎬ前支承轴向力

超过母型机纯滚动轴承支承结构[９] 的承载能力ꎬ同
时要求减少运行过程中的级间放气[１０ － １１] 等调节轴

向力的手段ꎬ拟采用推力轴承[１２] 与滚动轴承联合支

承结构形式[１３]来代替ꎬ故亟需开展对船用轴流压气

机用推力轴承的设计研究及试验验证ꎮ
本文基于 ＡＲＭＤ￣Ｂｅａｒｉｎｇｓ 软件及自编程序对高

压压气机推力轴承的承载能力、润滑特性、能量损失

等进行了计算分析ꎬ获得了稳定工况下推力轴承的

工作特性ꎮ 基于全尺寸高速大推力滑动轴承试验

台ꎬ开展了推力轴承稳定工况性能试验ꎬ以及超载、
超速试验等试验项目ꎬ并通过在实机台架试验中对

轴瓦温度的监测ꎬ全面验证并考核了高压推力轴承

的承载能力与润滑特性ꎬ为高压推力轴承的安全应

用提供了理论及试验支撑ꎮ

１　 轴承特性计算模型

１. １　 支承结构形式

某型船用燃气轮机高压压气机前支承采用双向

推力轴承与滚柱轴承联合支承结构形式ꎬ滚柱轴承

承受径向载荷ꎬ双向推力轴承承受高压压气机向前

或前后的轴向载荷ꎮ 每侧推力轴承包含 ９ 个扇形可

倾瓦ꎬ装配在每个轴瓦侧面的喷嘴将润滑油喷入轴

瓦与推力盘间的缝隙进行润滑ꎮ 前支承结构如图 １
所示ꎮ

图 １　 高压压气机前支承结构示意图

Ｆｉｇ. １ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ＨＰ ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ
ｆｒｏｎｔ ｓｕｐｐｏｒｔ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

１. ２　 轴瓦设计参数

因进油方向相反ꎬ推力盘两侧轴瓦安装呈旋转

对称结构[１４]ꎬ采用球面点支承方式ꎬ支承块嵌入轴

瓦ꎮ 轴瓦采用双层结构ꎬ其基体材料由 Ｔ２ 紫铜构

成ꎬ利于工作时轴承热量的快速传导ꎬ面层材料由

Ａｇ１０ 组成ꎮ 同时ꎬ在轴瓦进油边 ５ ｍｍ 宽度范围内

设计坡度为 １∶ ２５ 的斜坡ꎬ以利于轴承启动时润滑油

快速进入工作表面ꎮ 轴瓦设计参数见表 １ꎮ

表 １　 轴瓦设计参数

Ｔａｂ. １ Ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｂｅａｒｉｎｇ ｐａｄｓ

设计参数 数　 值

设计承载能力 / ｋＮ ５０

额定转速 / ｒｍｉｎ － １ ９ ０６１

慢车转速 / ｒｍｉｎ － １ ４ ０００

滑油进口温度 / ℃ ４０

轴瓦允许运行温度 / ℃ １２０

滑油供油量 / ｋｇｈ － １ ２ ０００
轴瓦扇形角 θ１ / ( °) ２５. ３
轴瓦内径 Ｒ２ / ｍｍ １８３
轴瓦外径 Ｒ１ / ｍｍ ２７４
轴瓦中心所在半径 Ｒ３ / ｍｍ １１４. ２５

推力轴瓦面积 / ｃｍ２ ２２. ９４
轴瓦单位载荷 / ＭＰａ ２. ４２

１５
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１. ３　 计算数学模型

推力轴承的设计基于流体动压润滑理论ꎬ用于

推力滑动轴承润滑分析的数学模型主要包含雷诺方

程、能量方程、油膜厚度方程以及粘度 －温度方程等ꎮ
单块轴瓦分析模型如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 单块轴瓦分析模型示意图

Ｆｉｇ. ２ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｉｎｇｌｅ ｐａｄ ａｎａｌｙｓｉｓ ｍｏｄｅｌ

雷诺方程是反映润滑膜产生承载能力的基本方

程ꎬ揭示出润滑膜中压力与润滑厚度、润滑油粘度、密
度和速度之间的关系[１５]ꎬ是流体动力润滑分析的基

础ꎮ 在一系列的假设前提下[１６]ꎬ得到雷诺方程如下:
∂
∂ｒ

ｒｈ３

μ ∂ｐ
∂ｒ( ) ＋ ∂

ｒ∂θ
ｈ３

μ ∂ｐ
∂θ( ) ＝ ６ωｒ ∂ｈ∂θ (１)

式中:ｒ—油膜任一点的极径坐标ꎻθ—油膜任一点的

极角坐标ꎬｒａｄꎻｈ—油膜厚度ꎬｍꎻｐ—油膜压力ꎬＰａꎻ
μ—润滑油粘度ꎬｋｇｓ / ｍ２ꎻω—推力盘转速ꎬｒａｄ / ｓꎮ

在轴瓦扇形油膜区域内求解雷诺方程:在进油

侧ꎬ虽然经喷嘴喷出的润滑油具有一定压力ꎬ但由于

油腔内的流体掺混ꎬ以及在流经轴瓦进油边斜坡结

构时的压力损失ꎬ可近似认为进油处油膜边界压力

与油腔内压力相同ꎬ轴瓦其余方向的油膜边界压力

亦可认为与油腔内压力相同[１７]ꎬ可得上述雷诺方程

的边界条件为:

ｐ ｜ ｓ ＝ ０ꎬ∂ｐ∂θ ｜ ｓ０
＝ ０ (２)

式中:ｓ—扇形轴瓦边界ꎻｓ０—油膜破裂边界ꎮ
根据图 ２ꎬ可倾瓦的倾斜对油膜厚度的影响主要

体现在瓦块周向及径向倾斜造成位置(ｒꎬθ)处与支点

位置油膜厚度的差值ꎮ 周向倾斜造成的油膜厚度差

值为:

ｈα ＝ ｒｓｉｎ(θｓ － θ)ｓｉｎα (３)
式中:ｈα—周向倾斜造成的( ｒꎬθ)处与支点位置的油

膜厚度差ꎬｍꎻθｓ—支点处周向坐标值ꎬｒａｄꎻα—周向

倾斜角ꎬｒａｄꎮ
径向倾斜造成的的油膜厚度差值为:
ｈｒ ＝ [ ｒｓ － ｒｃｏｓ(θｓ － θ)]ｓｉｎγ (４)

式中:ｈｒ—径向倾斜造成的( ｒꎬθ)处与支点位置的油

膜厚度差ꎻ ｒｓ—支点处径向坐标值ꎻ γ—径向倾斜

角ꎬｒａｄꎮ
忽略推力盘和轴瓦的弹性变形影响ꎬ建立油膜

厚度方程:
ｈ( ｒꎬθ) ＝ ｈｓ ＋ ｈα ＋ ｈｒ ＝ ｈｓ ＋ ｒｓｉｎ(θｓ － θ)ｓｉｎα ＋

[ ｒｓ － ｒｃｏｓ(θｓ － θ)]ｓｉｎγ (５)
式中:ｈｓ—支点处的油膜厚度ꎬｍꎮ

此外ꎬ润滑油的密度和粘度也会随着润滑油温

度发生变化ꎬ转速越高润滑油温度也越高[１８]ꎮ 润滑

油为航空 ８Ａ 润滑油ꎬ其密度相对于温度的变化曲线

如图 ３ 所示ꎬ可获得航空 ８Ａ 润滑油的密度 － 温度关

系式ꎮ 航空 ８Ａ 润滑油的运动粘度随温度增加而迅速

减小ꎬ根据 ＧＢ ４３９ － ９０ 提供的粘度数据可采用最小

二乘法拟合得到润滑油的运动粘度 － 温度关系式ꎬ
其运动粘度相对于温度的变化曲线如图 ４ 所示ꎮ

图 ３　 润滑油密度 －温度变化曲线

Ｆｉｇ. ３ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｄｅｎｓｉｔｙ
ｖｓ. ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

图 ４　 润滑油运动粘度 －温度变化曲线

Ｆｉｇ. ４ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｌｕｂｒｉｃａｔｉｎｇ ｏｉｌ ｋｉｎｅｍａｔｉｃ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ
ｖｓ. ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

２５
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２　 模拟计算结果及分析

压气机转子的额定转速为 ９ ０６１ ｒ / ｍｉｎꎬ设计载

荷能力为 ５０ ｋＮꎬ根据额定转速近似三等分ꎬ在

３ ０００ꎬ６ ０００ꎬ９ ０６１ ｒ / ｍｉｎ ３ 个转速下分别对推力为

１０ꎬ２０ꎬ３０ꎬ４０ 和 ５０ ｋＮ 共 １５ 种工况进行模拟计算ꎮ
基于 ＡＲＭＤ￣Ｂｅａｒｉｎｇｓ 软件及自编程序进行计算求

解ꎬ获得包括轴瓦表面油膜压力分布、油膜厚度、温
度、刚度、阻尼等主要参数的计算结果ꎮ
２. １　 油膜压力与推力关系

计算得到油膜压力在轴瓦表面扇形区域上的分

布结果ꎮ 图５ 给出了在转速为９ ０６１ ｒ / ｍｉｎ、推力为５０
ｋＮ 时轴瓦表面的的油膜压力分布ꎮ 由图 ５ 可见ꎬ轴
瓦表面油膜压力最大位置位于支承块背部附近ꎬ以油

膜压力最大位置为中心ꎬ沿径向油膜压力逐渐减小ꎬ
最大压力为 ６. ０４ ＭＰａꎬ约为平均压力的 ２. ５ 倍[１９]ꎮ

图 ５　 轴瓦表面油膜压力分布

Ｆｉｇ. ５ Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ｏｎ ｂｅａｒｉｎｇ ｐａｄ ｓｕｒｆａｃｅｓ

图 ６ 为不同推力下最大油膜压力曲线ꎮ 可以看

出ꎬ最大油膜压力与推力基本呈线性关系ꎮ

图 ６　 最大油膜压力与推力关系曲线

Ｆｉｇ. ６ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ
ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｖｓ. ｔｈｒｕｓｔ

２. ２　 油膜厚度与推力及转速关系

图 ７ 和图 ８ 为 １５ 种模拟计算条件下的平均油

膜厚度、最小油膜厚度与推力及转子转速关系曲线ꎮ
可以发现ꎬ在同一转速下随着推力不断增加油膜厚

度逐渐减小且减小速度逐渐变慢ꎮ 在同一推力下ꎬ
转速越高ꎬ平均油膜厚度及最小油膜厚度也越大ꎻ越
高的转速区间ꎬ油膜厚度差值越小ꎮ 平均油膜厚度

最小值 ２８ μｍ 及最小油膜厚度最小值１５ μｍ出现在

转速为 ３ ０００ ｒ / ｍｉｎ、推力为 ５０ ｋＮ 时ꎮ

图 ７　 平均油膜厚度随推力及转速的变化关系曲线

Ｆｉｇ. ７ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ａｖｅｒａｇｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｖｓ.
ｔｈｒｕｓｔ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

图 ８　 最小油膜厚度随推力及转速的变化关系曲线

Ｆｉｇ. ８ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｍｉｎｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｖｓ.
ｔｈｒｕｓｔ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

２. ３　 油膜温度与推力及转速关系

图 ９ 和图 １０ 为 １５ 种模拟计算条件下的平均油

膜温度、最大油膜温度与推力及转速关系曲线ꎮ 可

以发现ꎬ转速越高ꎬ推力越大ꎬ平均油膜温度及最大

油膜温度越高ꎮ

图 ９　 平均油膜温度随推力及转速变化关系曲线

Ｆｉｇ. ９ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ａｖｅｒａｇｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｖｓ.
ｔｈｒｕｓｔ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

３５
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图 １０　 最大油膜温度随推力及转速变化关系曲线

Ｆｉｇ. １０ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｍａｘｉｍｕｍ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ
ｖｓ. ｔｈｒｕｓｔ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

２. ４　 油膜刚度、阻尼与推力及转速关系

图 １１ 和图 １２ 为 １５ 种模拟计算条件下的油膜

刚度、阻尼与推力及转速关系曲线ꎮ 可以发现ꎬ推力

越大转速越低ꎬ油膜刚度及阻尼越大ꎮ 由 ２. ２ 节计

算结果可得ꎬ推力越大ꎬ油膜厚度越小ꎬ此时的油膜

刚度越大[２０]ꎬ转速越低ꎬ油膜温度越低ꎬ润滑油的密

度及粘度越高ꎬ油膜阻尼也更大[２１]ꎮ

图 １１　 油膜刚度随推力及转速变化关系曲线

Ｆｉｇ. １１ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｖｓ.
ｔｈｒｕｓｔ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

图 １２　 油膜阻尼随推力及转速变化关系曲线

Ｆｉｇ. １２ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｄａｍｐｉｎｇ ｖｓ.
ｔｈｒｕｓｔ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

２. ５　 能量损失与推力及转速关系

图 １３ 为 １５ 种模拟计算条件下的能量损失与推

力及转速关系曲线ꎮ 可以发现ꎬ推力越大转速越高ꎬ
能量损失越大ꎮ

图 １３　 能量损失随推力及转速变化关系曲线

Ｆｉｇ. １３ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｐｏｗｅｒ ｌｏｓｓ ｖｓ.

ｔｈｒｕｓｔ ａｎｄ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

３　 轴承特性试验研究

搭建了船用燃气轮机全尺寸高速大推力滑动轴承

试验台ꎬ试验台许用转速 １０ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ持续推力最大

为 １００ ｋＮꎬ润滑油采用航空 ８Ａ 润滑油(ＧＢ ４３９ －９０)ꎮ
由于双向推力轴承的结构对称ꎬ只对其一侧轴承进

行试验ꎬ试验轴承安装方式、推力载荷加载方式以及

轴承润滑方法都与预装机轴承一致ꎮ 试验台布置见

图 １４ꎮ

图 １４　 试验台布置

Ｆｉｇ. １４ Ｌａｙｏｕｔ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｅｓｔ ｂｅｄ

测温点及测压孔布置如图 １５ 所示ꎮ 轴承试验

件上每块轴瓦接近回油侧设置 １ 个测温点和 １ 个测

压孔[２２]ꎮ 温度传感器距轴瓦表面 ５ ｍｍꎬ 插深

２５ ｍｍꎬ接近支承块位置ꎬ忽略沿瓦厚方向的温降ꎬ
以轴瓦温度近似代表轴瓦表面的油膜温度ꎻ压力测

量孔与支承块在同一径向上ꎬ分为上、中、下 ３ 个位

置ꎬ每个位置布置 ３ 个轴瓦ꎬ以便更好地反映轴瓦表

面油膜压力分布情况ꎮ

４５
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图 １５　 测温点及测压孔布置

Ｆｉｇ. １５ Ｐｏｓｉｔｉｏｎ ｌａｙｏｕｔ ｏｆ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ａｎｄ

ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔ

３. １　 稳定工况性能试验结果

试验以 ４５ ｋＮ 推力为额定推力载荷ꎬ考虑到一

般情况下高压压气机在工作中转速越高ꎬ推力载荷

越大ꎬ故按表 ２ 进行稳定工况性能试验ꎮ 每个工况运

行 ２０ ｈꎬ整个试验过程中供油温度保持在 ３５ ~４５ ℃ꎮ

表 ２　 稳定工况性能试验载荷

Ｔａｂ. ２ Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｔｅｓｔ ｌｏａｄ ｕｎｄｅｒ

ｓｔａｂｌｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

序号 转速 / ｒｍｉｎ － １ 载荷 / ｋＮ 负荷 / ％

１ ９ ０６１ ２７ ６０

２ ９ ０６１ ３６ ８０

３ ９ ０６１ ４５ １００

４ ６ ５００ １８ ４０

５ ６ ５００ ２７ ６０

６ ６ ５００ ３６ ８０

７ ４ ０００ ９ ２０

８ ４ ０００ １８ ４０

９ ４ ０００ ２７ ６０

　 　 对载荷谱 ３ 试验过程中轴瓦温度变化进行实时

统计ꎬ试验开始后 ９ 块轴瓦瓦温迅速上升至稳定ꎮ
轴瓦在工况 １ ~ ９ 的稳定瓦温分别为 ８６. ９ꎬ８９. ９ꎬ
９４. ７ꎬ９９. ６ꎬ８８. ９ꎬ８９. ６ꎬ８９. ５ꎬ９４ 和 ９１. ４ ℃ꎬ平均温

度 ９１. ６ ℃ꎬ最大温差为 １２. ７ ℃ꎬ均在正常范围内ꎮ
同时ꎬ比较各载荷谱可知ꎬ同一转速下推力越大ꎬ最
大轴瓦温差越小ꎮ

对载荷谱 ３ 试验过程中轴瓦表面油膜压力变

化进行实时统计ꎬ试验开始后 ９ 块轴瓦表面油膜

压力迅速上升到稳定ꎮ 油膜压力稳定时ꎬ下部 ３ 个

压力测点油膜压力分别为 １. ２１ꎬ１. ３４ 和 ２. ７５ ＭＰａꎬ
平均油膜压力为 １. ７７ ＭＰａꎻ上部 ３ 个压力测点

油膜压力分别为 ３. ３０ꎬ３. １２ 和 ３. ４５ ＭＰａꎬ平均油

膜压力为 ３ ２９ ＭＰａꎻ中部 ３ 个压力测点油膜压力分

别为 ４ １８ꎬ５ ９４ 及 ５. １６ ＭＰａꎬ平均油膜压力为

５ ０９ ＭＰａꎮ
在载荷谱 ３ 下ꎬ轴瓦 ９ 稳定后的平均油膜温度

９１. ４ ℃与 ９ 块轴瓦的平均油膜温度 ９１. ６ ℃接近ꎬ
油膜压力 ５. １６ ＭＰａ 与中部测点平均油膜压力 ５. ０９
ＭＰａ 接近ꎮ 选取轴瓦 ９ 不同载荷谱稳定后的油膜温

度及轴瓦表面油膜压力进行统计ꎬ结果如图 １６ 和图

１７ 所示ꎮ

图 １６　 轴瓦 ９ 稳定工况油膜温度

Ｆｉｇ. １６ Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｆ ｎｉｎｔｈ ｂｅａｒｉｎｇ ｐａｄ

ｕｎｄｅｒ ｓｔａｂｌｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

由图 １６ 可见ꎬ试验测得的轴瓦温度较计算值

高ꎬ转速越高差别越大ꎬ但变化规律接近ꎮ 由图 １７
可见ꎬ虽然布置在轴瓦相同位置的压力测点测得的

轴瓦表面油膜压力相差略大ꎬ但中部测点轴瓦表面

油膜压力平均值与计算值较为接近ꎬ轴瓦表面油膜

压力变化规律与计算基本一致ꎮ

５５
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３. ２　 超载试验结果

超载试验中ꎬ转子转速达到 ９ ０６１ ｒ / ｍｉｎ 稳定运

行 １０ ｍｉｎ 后ꎬ载荷加到 ４５ ｋＮꎬ运行 ２ ｈꎬ然后提升载

荷 １０％至 ４９. ５ ｋＮꎬ运行 ３０ ｍｉｎꎬ油膜压力提高接近

１０％ ꎬ与计算值一致ꎮ 此外ꎬ试验测得超载后各瓦面

温度比超载前高了 １ ~ ２ ℃ꎬ与计算值接近ꎮ

图 １７　 轴瓦 ９ 稳定工况油膜压力

Ｆｉｇ. １７ Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅｓ ｏｆ ｎｉｎｔｈ ｂｅａｒｉｎｇ ｐａｄ

ｕｎｄｅｒ ｓｔａｂｌｅ ｗｏｒｋｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

３. ３　 超速试验结果

超速试验中ꎬ转子转速达到 ９ ０６１ ｒ / ｍｉｎ 稳定运

行 ５ ｍｉｎ 后ꎬ载荷加到 ４５ ｋＮꎬ稳定 ５ ｍｉｎꎬ然后提升

转速 １０％至 ９ ９６７ ｒ / ｍｉｎꎬ稳定 ５ ｍｉｎꎬ保持载荷不变

运行 ７ 个循环ꎮ 超速时瓦面温度较低的轴瓦温度升

高 １０ ℃左右ꎬ瓦面温度较高的轴瓦温度升高５ ℃左

右ꎬ均大于计算温升值ꎮ 未超速时轴瓦温差为１３. ６ ℃ꎬ
超速时轴瓦温差为 ８. ２ ℃ꎬ未超速时轴瓦温差大于

超速时轴瓦温差ꎮ 最高轴瓦温度约１０５ ℃ꎬ仍有一

定的安全裕度ꎮ 试验过程中各轴瓦油膜压力变化

较小ꎮ

３. ４　 滑油流量试验

滑油流量试验分别在 ４ ０００ ｒ / ｍｉｎ、推力 １５ ｋＮ

及 ９ ０６１ ｒ / ｍｉｎ、推力 ４５ ｋＮ 两种试验条件下进行ꎬ每
３０ ｍｉｎ 降低 ５％ 设计流量ꎬ直至降低至设计值的

８０％ ꎮ 前一试验条件下ꎬ每次降低 ５％ 流量ꎬ各轴瓦

温度约升高 １. ５ ℃ꎻ后一试验条件下ꎬ每次降低 ５％
流量ꎬ各轴瓦温度约升高 ２ ℃ꎬ继续降低滑油流量ꎬ
小于 １ ６００ ｋｇ / ｈ 时各轴瓦瓦温均超过 １００ ℃ꎬ其中

一只轴瓦瓦温达到 １１０ ℃ꎮ 可以认为ꎬ为保证该推

力轴承正常稳定工作ꎬ滑油流量最少需达到 １ ６００
ｋｇ / ｈꎮ 试验过程中各轴瓦油膜压力几乎无变化ꎮ

３. ５　 其他试验结果

此外ꎬ还进行了超温试验、快速启停试验和破坏

试验ꎮ 超温试验中ꎬ在 ４ ０００ ｒ / ｍｉｎ、推力 １５ ｋＮ 试验

条件下将进油温度提升到 ６０ ℃ꎮ 试验数据显示ꎬ进
油温度每上升 １ ℃ꎬ轴瓦温度也约上升 １ ℃ꎬ考虑到

试验安全因素ꎬ未进行高转速下的超温试验ꎮ
快速启停试验分为两类:在 ５０ ｓ 内转子转速由

０ ｒ / ｍｉｎ 升至４ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ载荷加到１５ ｋＮ 后稳定２０ ｓꎬ
然后卸载ꎬ转速降至 ０ ｒ / ｍｉｎꎻ转速达到 ４ ０００ ｒ / ｍｉｎ
后ꎬ突加载荷 １５ ｋＮꎬ随后 ７０ ｓ 内转速持续提升至

９ ０６１ ｒ / ｍｉｎꎬ载荷加到 ４５ ｋＮ 后稳定 ３０ ｓꎬ然后卸

载ꎬ转速降至 ０ ｒ / ｍｉｎꎮ 分别运行 １０ 个循环ꎮ
最后ꎬ进行了破坏试验ꎬ转子转速达到 ９ ０６１

ｒ / ｍｉｎ后ꎬ加载推力至 ８０ ｋＮꎬ轴瓦表面油膜压力不再

增大ꎬ可以判断此时的油膜已经非常稀薄ꎬ该推力轴

承不应在超过 ８０ ｋＮ 的条件下使用ꎮ
上述每项试验后ꎬ均对轴承进行一次拆卸检查ꎬ

试验瓦面表现良好ꎬ基本无磨损ꎮ

４　 实机台架试验

在实机台架试验时测量了双侧轴瓦温度ꎬ每侧

测量 ４ 块轴瓦ꎬ测量位置与轴承特性试验时相同ꎮ
试验机组转速最高运行到约 ８ ２００ ｒ / ｍｉｎꎬ工作侧 ４
块轴瓦温度接近ꎬ平均温度 ５８. ３ ℃ꎬ与模拟计算结

果 ６５. １ ℃接近ꎮ 试验后轴承拆卸检查可见各轴瓦

表面状态良好ꎮ 转速在 ７ ７００ ~ ８ ２００ ｒ / ｍｉｎ 区间内

的轴瓦温度随时间变化如图 １８ 所示ꎮ

图 １８　 转速及轴瓦温度随时间的变化

Ｆｉｇ. １８ Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｓｐｅｅｄ ａｎｄ ｂｅａｒｉｎｇ

ｐａｄ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｖｓ. ｔｉｍｅ

３. １ 节中试验轴瓦温度大于计算值ꎬ３. ３ 节中轴

６５
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瓦温升大于计算值ꎮ 参考台架试验结果ꎬ产生上述

现象的原因可能为:轴瓦特性试验器油腔较小ꎬ不能

较好地进行冷热油掺混降温ꎬ散热边界条件与计算

有差别ꎮ

５　 结　 论

对某型船用燃气轮机高压压气机推力轴承特性

进行了模拟计算及试验研究ꎬ并在实机试验中对轴

瓦温度进行了监测ꎬ得出以下结论:
(１) 模拟计算结果表明ꎬ轴瓦表面油膜压力最

大位置位于支承块背部附近ꎬ以油膜压力最大位置

为中心ꎬ沿径向油膜压力逐渐减小ꎮ 最大油膜压力

与推力基本呈线性关系ꎮ 转速越低ꎬ推力越大ꎬ油膜

厚度越小ꎬ油膜刚度及阻尼越大ꎮ 转速越高ꎬ推力越

大ꎬ油膜温度越高ꎬ能量损失越大ꎮ
(２) 轴承特性试验表明ꎬ高压压气机推力轴承

能够满足设计承载能力ꎬ最大可达 ８０ ｋＮꎮ 额定推

力及设计滑油流量条件下ꎬ该轴承可在超出额定转

速 １０％状态下安全运行ꎬ转速越高ꎬ轴瓦温差越小ꎻ
额定推力及转速条件下ꎬ滑油流量最小需满足 １ ６００
ｋｇ / ｈꎻ该轴承能够满足机组短时间内频繁快速启停

要求ꎮ
(３) 对比模拟计算结果及试验测试结果ꎬ两者

油膜温度及油膜压力随推力及转速变化规律基本一

致ꎮ 稳定工况性能试验中ꎬ油膜压力平均值与计算

值较为接近ꎻ超载试验中ꎬ油膜温升与计算值较为接

近ꎻ实机试验中ꎬ轴瓦平均温度与计算结果较为接

近ꎬ可以验证模拟计算的准确性ꎮ
(４) 通过轴承特性模拟计算以及特性试验研

究ꎬ同时参考该轴承在实机上的试用表现ꎬ可以判断

该推力轴承可以满足某型船用燃气轮机常规状态下

的使用要求ꎮ
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