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摘摇 要: 针对某柴油机动力系统中与高弹性联轴器相连接的中间支架在运转中出现异常响声进行分

析。 分析表明: 在弹性安装的柴油机动力系统中, 中间支架会承受一定的交变负荷, 如中间支架内部

的轴承间隙预留方式选择不当, 会产生花键法兰的轴向窜动, 从而发出撞击声及花键磨损。 通过增加

调整轴套预留轴承间隙的方式, 解决了法兰的轴向窜动, 保证了中间支架的可靠运行。
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0摇 引摇 言

随着用户对船舶的振动噪声和舒适性要求的不

断提高,降低船舶的噪声水平已成为船舶设计的重

要考虑因素之一。 柴油机是船舶最重要的噪声源之

一,越来越多的船舶动力系统安装了隔振器,以降低

柴油机运转时的结构噪声向船体的传递,同时轴系

各方向需弹性补偿,冲击情况下要求轴系有更大的

位移补偿能力,一般采用柴油机输出端安装高弹性

联轴器来衰减柴油机动力装置轴系扭转振动,补偿

轴系在规定范围内的径向、轴向、角向不对中及径向

和轴向稳态及瞬态变形。
本文主要针对某柴油机弹性安装的动力系统中

与高弹性联轴器相连接的中间支架,在低速空载运

转中出现异常响声进行了原因分析,并提出解决措

施。

1摇 故障现象

某柴油机弹性安装的动力系统中,柴油机输出

端连接高弹性联轴器,中间支架通过法兰与高弹性

联轴器及万向联轴器相连,中间支架也采用弹性安

装,底部与减振器相连,减振器安装在船体基座上。
中间支架主要用于连接和支承高弹性联轴器、万向

联轴器,并传递功率。 中间支架由箱体、主轴、法兰、
轴承、隔圈、挡板、密封件等零件组成,见图 1。

图 1摇 中间支架及减振器组件图

在实际使用中,部分中间支架在低速空载工况

下出现了类似敲击的异常响声,拆检中发现个别中

间支架挡板螺栓松动、花键副有轻微磨损。

2摇 原因分析

(1) 低速空载时有异常响声

异常响声发生在低速、空载状态。 由于柴油机、
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中间支架弹性安装,运转时中间支架会承受一定的轴

向交变负荷,产生轻微振动。 中间支架的内部主要由

一对圆锥滚柱轴承、主轴及花键法兰等组成,在轴系

零件装配时两个圆锥滚柱轴承须预留轴向轴承间隙。
当机组在低转速、空载工况运转时,法兰花键与主轴

花键压紧程度较小,因此花键副产生的摩擦力较小,
当交变负荷产生的轴向力大于花键摩擦阻力时,中间

支架与高弹性联轴器之间联接的花键法兰在主轴上

产生轴向窜动,初期不会发出明显的撞击声,但长期

运转后,由于挡板设计比较薄,挡板与法兰接触面发

生磨损及挡板自身发生变形,再加上挡板螺栓拧紧力

矩不足,引起挡板螺栓松动甚至可能断裂,最终导致

法兰在主轴上的可窜动间隙过大,产生明显的撞击

声。 一旦产生窜动后,会越来越严重。
额定工况下,花键副传递扭矩作用在花键副表

面的正压力产生的轴向阻力远大于高弹性联轴器在

最大轴向位移补偿时产生的轴向力,故法兰不会发

生轴向移动和发出响声。
由于各机组的设备、安装和运行情况存在差异,

高弹性联轴器补偿的位移量各不相同,作用在中间

支架上的轴向力大小也不同,故部分中间支架在低

速空载时出现异常响声。 通过对比振动测试数据与

异常响声故障发生位置发现,主机与中间支架在低

速空载工况下的轴向振动相对位移的大小,是影响

中间支架在低速空载工况下出现异常响声故障的时

间早晚的主要因素,轴向振动相对位移大的机组越

容易出现异常响声的故障。
(2) 挡板螺栓松动、花键磨损

原设计中挡板螺栓采用翻边垫片翻边防松,未
规定预紧力矩数值,在振动和撞击力的长期作用下,
有可能出现螺栓松动。 可能的情况:(1)翻边防松

的垫片材质较软,有可能在振动情况下松动。 (2)
如拧紧力矩不够,在振动情况下有可能螺栓松动。
在螺栓松动后,花键副可产生的轴向位移量加大,导
致异常响声加大。 由于较大的轴向位移使花键副产

生不同程度的磨损。

3摇 改进措施

鉴于轴向位移和轴向力不可避免,为保证设备

正常使用,从中间支架本身采取措施,使其能承受目

前已明确的各种载荷。 具体措施是:加装调整轴套、
加厚挡板、增加挡板螺栓数量,并明确挡板螺栓拧紧

力矩。
(1) 加装调整轴套

中间支架在原设计中通过预留隔圈、法兰与挡

板间的轴向间隙的方法(见图 2)来保证轴承的轴向

游隙,这样可能导致法兰轴向窜动。 改进后,在中间

支架的二只轴承内圈之间加装调整轴套,通过对调

整轴套的尺寸控制来保证轴承的轴向游隙,使挡板

螺栓预紧力由挡板、法兰、隔圈直接作用于轴承内

圈,最后将法兰、隔圈、二个轴承内圈、调整轴套压

紧,见图 3。

图 2摇 原结构

图 3摇 新结构

调整轴套长度= (A+B1 +B2 -C1 -C2) +轴承间隙

值

其中:轴承档距离为 A;B1 和 B2 二套轴承高度为

(置于测量平台上,轴承等高 0郾 01 mm 以内);轴承

内圈宽度为 C1 和 C2。
加装调整轴套的目的是在保证轴承间隙的前提

下,使法兰、隔圈与轴承内圈可以通过挡板和螺栓实

现轴向压紧,达到无间隙状态,不会产生相对滑动,
彻底消除法兰轴向窜动引起的撞击声和花键副的磨

损。
(2) 增加挡板厚度

由于中间支架在工作时承受一定的轴向力,要
求挡板具有相应的刚度,增加挡板的厚度可提高其

刚度。 消除因挡板的弹性变形而产生法兰及挡板之

间相对运动的可能性,强化中间支架的结构刚度。
采用有限元方法对挡板进行强度计算,在 4 个
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8郾 8 级 M20 粗牙螺栓预紧的条件下,以高弹性联轴

器产生允许的最大变形时,其产生的最大轴向反力

为加载条件,其应力和位移变形分布图如图 4、图 5。
改进后挡板强度能满足强度要求。

图 4摇 挡板的应力分布图

图 5摇 挡板的位移变形分布图

(3) 增加挡板螺栓数量、明确拧紧力矩

鉴于个别中间支架发生螺栓松动的情况,从提

高中间支架的可靠性和安全系数的前提出发,改进

设计中将中间支架挡板螺栓的数量从原来的 2 个增

至 4 个,螺栓长度因挡板厚度加大而相应加长,并明

确螺栓的拧紧力矩。
增加挡板螺栓数量的目的是提高中间支架承受

轴向力的能力,同时也改善了受力情况;规定螺栓拧

紧力矩除防止螺栓松动外,主要防止交变载荷作用

于螺栓导致疲劳断裂。
(4) 改进后螺栓受力分析

加调整轴套后挡板、法兰、隔圈、轴承内圈、调整

轴套被挡板螺栓预紧力轴向压紧。
如图 6 所示,以法兰为对象作受力分析可知,当不

考虑来自高弹方向的位移补偿轴向力时,法兰两边各

受来自挡板的力 F挡板和来自隔圈组件的力 F隔圈,此两

力方向相反,大小均为螺栓预紧力 F预紧。 当法兰受到

来自高弹方向的位移补偿轴向拉力 F位移时:
如 F位移 < F预紧,则 F隔圈 减小,且 F隔圈 + F位移 =

F预紧,法兰保持力平衡,挡板和螺栓的受力状态不

变,仍为预紧力;
如 F位移 =F预紧,则 F隔圈减小到零,法兰与隔圈之

间接触临界状态,法兰仍保持力平衡,挡板和螺栓的

受力状态不变,仍为预紧力;
如 F位移>F预紧,则不仅 F隔圈减小到零,法兰与隔

圈之间会有间隙,挡板与挡板螺栓的受力也随之增

加,并与 F位移平衡。
因此,只有在 F位移 >F预紧时,F位移才对挡板及螺

栓产生影响。
高弹方向的位移补偿所产生的轴向拉力 F位移可

以在高弹性联轴器的性能曲线上根据位移量而得到。
这样,通过设定好螺栓预紧力,在螺栓预紧的情况下,
高弹性联轴器补偿轴向位移产生的较小的轴向力不

会对挡板及螺栓产生影响,螺栓不会松动。

图 6摇 法兰受力分析

(5) 改进后效果

对实船中间支架改进后,在各种工况下中间支

架均运转平稳,未再出现过异常响声。

4摇 结摇 论

在弹性安装的柴油机动力系统中,与高弹性联

轴器连接的中间支架会承受一定的交变负荷,产生

轻微的振动。 在此情况下,如中间支架内部的轴承

间隙预留方式选择不当,可能会产生花键法兰的轴

向窜动,从而发出撞击声及花键磨损。 本文所采用

的增加调整轴套来预留轴承间隙的方式,可有效解

决法兰的轴向窜动,保证中间支架的可靠运行。
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