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Abstract − This paper focuses on the thermal deformation induced preload change in the tilting pad journal bear-

ing, using a three-dimensional (3D) thermo-hydro-dynamic (THD) approach. Preload is considered as a critical

factor in designing the tilting pad journal bearing. The initial preload measured under nil external load and nil

thermal gradient is influenced by two factors, namely, the thermal deformation and elastic deformation. Thermal

deformation is due to a temperature distribution in the bearing pads, whereas the elastic deformation is due to

fluid forces acting on the pads. This study focuses on the changes induced in preload and film clearance due to

thermal deformation. The generalized Reynolds equation is used to evaluate the force of the fluid and the 3D

energy equation is used to calculate the temperature of the lubricant. The abovementioned equations are com-

bined by establishing a relationship between viscosity and temperature. The heat transfer within the bearing pads,

the lubricant, and the spinning journal is calculated using the heat flux boundary condition. The 3D Finite Ele-

ment Method (FEM) is used in modeling the (1) heat conduction in the spinning journal and bearing pads, (2)

thermal gradient induced thermal distortion of the spinning journal and pads, and (3) viscous shearing, and heat

conduction and convection in a thin film. This evaluation method has an increased fidelity, and it can prove to

be a cost-effective tool that can be used by designers to predict the dynamic behavior of a bearing.

Keywords − energy equation(에너지 방정식), preload(예압량), Reynolds equation(레이놀즈 방정식), tilting

pad journal bearing (틸팅패드 저널베어링), thermal deformation (열변형)

Nomenclature

K : Bearing stiffness coefficient (N/m)

(베어링 강성 계수)

C : Bearing damping coefficient (N·s/m)

(베어링 감쇠 계수)

p : Pressure (Pa) (압력)

h : Film thickness (m) (유막 두께)

ϕ : Film thickness or radial direction in Reynolds

equation (m) (레이놀즈 방정식에서의 반지름 방향)

x : Circumferential direction in energy equation (m)

(에너지 방정식에서의 원주 방향)

y : Film thickness or radial direction in energy

equation (m) (에너지 방정식에서의 반지름 방향)

z : Axial direction in energy equation (m)

(에너지 방정식에서의 축방향)

µ : Lubricant viscosity (Pa·s) (윤활유 점성)

µ0 : Lubricant viscosity at reference temperature T0

(Pa·s) (T0에서의 윤활유 점성)
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T : Temperature (oC) (온도)

[T] : Nodal temperature vector in FE heat conduction

equation (oC) (유한요소 열전도 방정식에서의

노드별 온도 벡터)

T0 : Lubricant reference temperature (oC)

(µ0가 정의 되는 유체 온도)

β : Viscosity coefficient (Pa·s) (유체 점성 상수)

U : Linear velocity of journal (m/sec) (저널 선속도)

u : Lubricant velocity (m/sec) (유체 대류 속도)

u : Velocity in circumferential direction (m/sec)

(원주방향 속도)

w : Velocity in axial direction (m/sec) (축방향 속도)

kL : Heat conductivity (W/(mK)) (열 전도율)

1. 서 론

틸팅패드 저널베어링은 이론적으로 0에 가까운 연성

강성 및 감쇠 계수(cross coupled stiffness and damping

terms)를 가지며, 이러한 장점으로 인하여 초고속 회전

기기에 널리 이용되고 있다. 또한 최근들어 경량화 고

속화 되고 있는 터보머신으로 인하여 로터를 지지하는

베어링의 정확한 동특성을 예측하기 위한 연구가 활발

히 진행되고 있다.

Kim, Palazzolo와 Gadangi[1, 2]는 상류해법 (upwind

scheme)을 적용하여 에너지 방정식 (energy equation)

에서 열대류 (heat convection)에 기인하는 유체 온도

동요 (wiggling) 문제를 해결하였으며 패드의 탄성 변

형을 고려한 베어링 정특성 및 동특성을 계산하였다.

Wilkes[3]는 실험장치를 이용하여 베어링 패드와 피봇

의 변형을 측정하였다. 또한 열팽창 및 유막의 점성

변화를 고려하지 않은 해석을 통하여 베어링 동특성을

예측하였다. Kulhanek과 Childs[4]는 실험을 통하여

베어링 정·동특성을 계산하였으며 Texas A&M 대학

교에서 개발된 로터다이나믹스 소프트웨어인 XLTRC2

의 해석 결과와 비교 검증하였다. Suh와 Palazzolo[5, 6]

는 3차원 틸팅패드 저널베어링 수치해석 모델을 유한요

소 법을 이용하여 개발하였다. 시간과도응답해석을 수

행하여 패드의 탄성변형, 열변형 및 피봇의 비선형 탄

성변형을 해석하였다. 강체 패드를 가정한 기존의 유

막두께 공식의 한계를 극복하여, 요소 기반의 새로운

공식을 개발하였다. 또한 3차원 에너지방정식을 이용

하여 로터 축방향의 열전달을 고려하였다. Choi와

Kim[7]은 Hertzian 접촉 이론을 기반으로 실린더 및

소켓 타입의 틸팅패드 베어링의 피봇 강성을 계산하였

다. 회전체 동특성 계수 및 하중지지능력을 예측하였

으며, 피봇 강성이 베어링 특성에 미치는 영향을 분석

하였다.

고속으로 회전하는 터보기계에서 구조물의 열변형은

회전체 및 베어링의 동특성에 영향을 미친다. 본 연구

에서는 회전기계 설계 시 베어링 패드의 열팽창에 따

른 예압 변화 및 베어링 패드의 온도변화 그리고 베어

링의 동특성 변화를 정밀한 해석모델의 시뮬레이션 결

과를 통해 알아보고자 한다. 

2. 베어링-저널 수치 해석모델

2-1. 레이놀즈 방정식

레이놀즈 방정식은 서로 다른 속도로 움직이는 두

면 사이에 발생하는 유체 압력(p)을 계산하는 데에 이

용되며, 질량보존 방정식과 운동량 방정식으로부터 유

도 할 수 있다. 레이놀즈 방정식의 결과는 유체 압력

(p)과 속도(u)이다. 만약 베어링 패드가 원주 방향으로

속도를 가지지 않는다고 가정하고, 유체 점성(µ)이 일

정하지 않다고 가정한다면, 일반화된 레이놀즈 방정식

(generalized Reynolds equation)을 식 (1)과 같이 구

할 수 있다. 유체의 점성은 압력과 온도 등에 영향을

받지만 본 연구에서는 식 (4)와 같이 온도만의 영향을

받는 함수로 표현하였다. 식 (1)에서의 D1과 D2는 식

(2)와 (3)으로 각각 표현된다. 레이놀즈 방정식으로부터

구한 유체압력(p)은 식(5)에 의해 유막 내의 유체 속도

(u)로 변환된다. 본 연구에서 일반화 된 레이놀즈 방정

식에서는 다음과 같은 가정을 따른다.

1. 뉴터니안 유체 (Newtonian fluid)이다.

2. 윤활유 밀도의 변화는 없다.

3. 샤프트와 패드의 곡률 효과와 유체의 D1 관성 D2

효과는 무시한다.

4. 패드와 저널 사이의 유체 유동은 모두 층류

(laminar flow)이다. 

5. 유막 내에서 반지름 방향으로 유체 압력의 변화는

없다.

6. 유체의 점성은 온도만의 함수이다.

7. 유체와 고체가 만나는 면에서의 유체 선속도는 0

이다.

유한요소법을 이용하여 레이놀즈 방정식을 계산하였

으며, 레이놀즈 경계조건은 Lund와 Thomsen[10]이 제

안한 후치환법 (back substitution)을 이용하여 계산하
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였다.

(1)

(2)

(3)

(4)

(5)

2-2. 에너지 방정식

얇은 유막에서 발생하는 점성전단 (viscous shearing)

및 대류를 계산하려면 에너지 방정식 (energy equation)

이 필요하다. 먼저 2.1 절의 식 (5)로 부터 구한 유체

속도 (u), 점성 (µ) 및 열 경계조건 (thermal boundary

condition)이 필요하다. 층류와 비압축성 뉴토니안 액체

로 가정된다면 식 (6)과 같은 에너지 방정식을 얻을

수 있다. 열대류는 반지름 방향으로의 유체 속도가 0

으로 가정 되었으므로 원주방향(x) 및 축방향 (z)으로

만 계산하였으며, 열전도는 모든 방향을 고려하였다. 본

연구와 같이 정적평형해석 (static equilibrium analysis)

의 경우 시간에 의존하는 온도항 은 무시하였

다. 3차원 유한요소 모델을 이용하여 유체 모델을 불

연속화 하였으며 Heinrich[11]가 제안한 풍상향법 (up-

winding scheme) 을 이용하여 열대류항에 기인하여

온도가 공간에서 비정상화되는 문제를 해결하였다. 

(6)

2-3. 베어링-저널 열전달 및 열변형 해석 모델

본 연구의 주 목적인 베어링 패드의 열변형을 계산

하기 위해서는 베어링 패드 내의 온도구배 계산이 선

행되어야 한다. 샤프트와 베어링 패드의 열전도 계수

는 온도변화에 상관없이 일정하다고 가정하였다. 3차

원 열전달 문제는 식 (7)을 이용하여 계산할 수 있으

며 적용 가능한 열 경계조건은 식 (8)과 같다. 경계조

건 ST에서는 미리 지정된 온도 T*로 유지된다. 경계조

건 Sq에서는 q*만큼의 열속이 해당 요소 부분으로 들

어간다. Sh에서는 주변부 온도가 로 유지되며 대류

상수 인 대류경계조건이 된다. 아무런 조건이 주어

지지 않으면 해당 요소 부분은 단열 조건이 된다. 유

한요소법을 이용하여 문제영역을 이산화 하였으며, 유

한요소 방정식을 행렬로 표시하면 식 (9)와 같이 표현

할 수 있다. 

열구배에 기인하는 열응력으로 인한 열변형은 준정

적 상태로 가정되며 유한요소 식 (10)으로 계산할 수

있다. 식 (9)에서 계산된 열구배 ([T])는 식 (10)의 열

응력 (FE,T)로 변환되어 계산된다. [XE]는 유한요소의

노드별 열변형을 나타낸다. 3차원 유한요소 모델은

Fig. 1에 나타내었으며, 패드와 저널의 열변형 계산을

위한 유한요소 모델의 구속 조건은 Suh와 Palazzolo

[7, 8]가 제안한 방법을 따랐다. 패드 바닥면의 한 노드

를 완전히 구속하였으며 패드 안쪽면 한 노드를 추가

구속 하였다. 저널의 유한요소 열변형 모델은 축방향

한쪽 면을 완전히 구속하여 필름두께 방향의 열변형을

계산하였다.

(7)

(8)

(9)

(10)

2-4. 베어링-저널 평형상태 해석 알고리즘

본 연구에서는 등점도 (iso-viscosity) 베어링 모델과
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Fig. 1. 3D TPJB system heat conduction and thermal

deformation finite element model.
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달리 유막내 발생하는 점성전단 열과 그 열로인한 유

막 및 구조물에서의 열구배 그리고 열변형을 고려하는

새로운 알고리즘이 필요하다. Fig. 2는 베어링-저널 시

스템의 정적 평형 시스템을 해석하는 알고리즘이다. 베

어링 및 저널의 변위 및 속도 뿐 아니라 열구배 및

열팽창량도 함께 평형상태에 도달해야 한다. 다음은 알

고리즘의 각 단계를 설명한다.

1) 초기 조건은 패드, 샤프트 및 윤활유의 초기 온

도, 유막의 점성 및 샤프트의 초기 위치이다.

2) 베어링-저널의 운동방정식, 레이놀즈 방정식 및

에너지방정식이 함께 해석된다.

3) 2)에서 모든 방정식의 결과값들이 수렴할 때 까

지 계속 수행한다.

4) 2)와 3)에서 계산된 유막의 온도를 기본으로 패

드와 유막 간의 열경계조건 방정식을 이용하여 베어링

패드로 유입되는 열속 (heat flux)을 구한다. 

5) 베어링 패드로 유입되는 열속을 기준으로 베어링

패드의 온도구배를 계산한다.

6) 5)에서 계산된 온도구배가 일으키는 베어링 패드

의 열변형을 계산하며 이로 인한 유막 두께의 변화량

을 계산한다. 

7) 4)~6)의 계산이 반복되며 베어링 패드의 온도가

수렴할 때까지 계속된다.

8) 2)와 3)에서 계산된 유막의 온도를 기본으로 패드

와 유막 간의 열경계조건 방정식을 이용하여 베어링

패드로 유입되는 열속 (heat flux)을 구한다. 이 때 회

전하는 저널을 고려하여 Gomiciaga와 Keogh[12] 가

제안 한 저널궤도 평균 열 경계조건 (journal orbit

averaged heat flux boundary condition)을 이용하였다.

9) 저널로 유입되는 열속을 기준으로 샤프트의 온도

구배를 계산한다.

10) 9)에서 계산된 온도구배가 일으키는 샤프트의 열

변형을 계산하며 이로 인한 유막 두께의 변화량을 계

산한다. 

11) 8)~10)의 계산이 반복되며 샤프트의 온도가 수

렴할 때까지 계속된다.

12) 베어링-유막-저널의 열-동역학 시스템과 베어링

및 저널의 열전달 시스템의 모든 변수들이 수렴할 때

까지 모든 과정이 되풀이 된다. 

13) 모든 조건이 수렴할 때 베어링의 강성계수, 감

쇠계수 및 예압의 변화를 계산한다. 

2-5. 베어링 예압량 변화 해석모델

(11)

(12)

(13)

(14)

(15)

(16)

예압량 변화 해석 모델은 Suh와 Palazzolo[8]가 제

안한 유한요소해석 결과를 이용한 해석적 방법을 이용

하였다. 먼저 저널베어링의 예압에 대한 정의는 식

(11)과 같다. Fig. 3은 베어링 예압량을 설명하기 위한

도식도이다. 도식도의 바닥 부분의 점선으로 표시된 베

어링 패드는 열변형이 일어나기 전의 원래 형상이며,

굵은 선으로 표시된 베어링 패드는 열변형이 일어난

후의 형상이다. 패드가 초기 형상보다 더 벌어졌는지

모아졌는지는 알 수 없으나 본 그림에서는 벌어진 모

Mp 1
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r
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xo′
p
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1
–( )2 y
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1
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p
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x
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2 x
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1
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p
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p
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Fig. 2. Algorithm for static equilibrium analysis of journal-

bearing system.
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양으로 그려져 있다. 

예압변화는 원주방향으로 패드의 중심점과 양 끝 두

점을 이용하여 계산하였다. 또한 베어링 패드의 축방

향 중심에서만의 예압 변화를 측정하였으며 축방향 양

끝의 변화는 무시하였다. 패드의 열팽창으로 인한 반

지름 방향으로의 두께변화 dTEO만큼을 오프셋 시켜

Fig. 3과 같이 초기의 베어링클리어런스 (ClB)를 유지

시켰다. 이는 패드의 열팽창 효과를 제외시키고 열변

형에 의한 예압변화 만을 보기 위함이다. 

패드의 원주 방향으로의 양 끝 두 점 (B1, B2)은 열

변형에 의하여  및 로 이동한다. 이로 인하여

op는 로 이동하게 되고 식 (12)~(14)를 통하여 열

변형에 의한 예압을 식 (15)와 같이 계산할 수 있다.

예압 변화율은 식 (16)과 같다. 

3. 해석 및 고찰

3-1. 수치해석 모델

본 연구에서 사용되는 베어링 해석 모델은 Table 1

과 같다. 저널은 10,000 rpm의 일정한 속도로 회전하

며 2400 KPa의 단위면적당 하중 (unit load) 이 주어

진다. Fig. 4에 나타낸 바와 같이 5개의 패드에 LBP

(load between pads) 타입이며, 50%의 오프셋 (offset)

B1′ B2′

o′p

Fig. 3. Measurement of thermal deformation induced

preload change.

Table 1. Continued

Bearing configurations

Preload 0.5464

Lubricant viscosity (Pa·s) at reference

temperature (35oC)
0.0228

Viscosity coefficient (Pa·s) 0.0293

Supply lubricant temperature (oC) 43.3

Mixing factor (α) [6] 0.9

Thermal boundary condition around shaft
Convective, 

25(oC)

Thermal boundary condition around

bearing pad

Convective, 

50(oC)

Convection coefficient (W/m2) 50

Pad thickness (pivot, center) (mm) 18.5

Pad thickness (edge, end) (mm) 11.5

Young’s modulus (Pa) 2.12×1011

Heat conductivity (W/(mK)) 50

Poison's ratio 0.29

Pad thermal expansion coefficients (1/oC) 1.00×10−5

Reference temperature (oC) 35

Bearing housing configurations

Housing circumferential radius at pivot

location (mm)
139

Housing axial radius at pivot location (mm) 2540×105

Young’s modulus (Pa) 2.06×1011

Poison's ratio 0.288

Shaft input parameters

Young's modulus (Pa) 2.10×1011

Heat conductivity (W/(mK)) 50

Poison's ratio 0.3

Thermal expansion coefficients (1/oC) 1.00×10-5

Reference temperature (oC) 35

Table 1. Bearing input parameters

Bearing configurations

Number of pads 5

Load configuration LBP

Offset 0.5

Pivot configuration Cylindrical 

Unit load (KPa) 2400

Rotor spin speed (rpm) 10,000

Pad arc length 57.87

Journal diameter (mm) 101.587

Bearing length (mm) 60.325

Pivot circumferential radius (mm) 124

Pivot axial radius (mm) 2540

Bearing clearance (mm) 8.14×10-2
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을 가진다. 각 패드에서 가지는 필름 두께는 완전한

대칭으로 모델링 하였다. 패드와 패드 사이의 오일 혼

합율을 계산하는 데에는Suh 와 Palazzolo[13]가 제안

한 모델을 사용하였으며 혼합인자 (mixing factor)는

0.9로 가정하였다. 패드와 저널의 유막과 접촉하지 않

는 모든 면들에 대해 Table 1에 나타낸 바와 같이 대

류경계조건을 부여하였다. 

3-2. 점성 변화에 따른 예압 변화

윤활유의 기준온도 (reference temperature) 에서의 점

성 변화에 따른 예압량의 변화를 계산하였다. 이 때 유

막 온도에 따른 점성변화를 예측하는 데에 쓰이는 점성

계수 (viscosity coefficient)는 일정하다고 가정하였다. 유

체의 점성 변화는 점성전단 (viscous shearing) 열의 발

생과 밀접한 관련이 있으며, 본 해석 모델에서는 베어

링-저널 시스템의 주변부 온도를 제외하면 점성전단 열

이 유일한 열원 (heat source)이다. 윤활유의 점성변화

(0.0182~0.0273 Pa·s)에 따른 베어링 특성의 변화를

Fig. 5, Fig. 6 및 Fig. 7에 나타내었다. 점성이 증가할

수록 예압 또한 증가하는 것을 Fig. 5에서 관찰할 수

있다. 이는 점성전단의 증가에 따라 유막 내에서 발생

하는 열 또한 증가하며, 이로 인해 패드의 더 큰 열변

형을 초래한다고 예측된다. Fig. 6는 점성에 따른 패드

평균온도의 변화를 나타낸다. 점성이 증가할 수록 패드

Fig. 4. Bearing clearance and pivot position.

Fig. 5. Preload change rate.

Fig. 6. Pads’ average temperature.

Fig. 7. Dynamic coefficient. 
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의 평균 온도가 증가하는 것을 관찰 할 수 있다. 

Fig. 7은 점성 변화에 따른 베어링의 강성 및 감쇠

계수의 변화를 나타낸다. 점도가 증가 할 수록 베어링

강성계수와 감쇠계수 모두 증가한다. 특히 강성계수

(9% 증가)에 비하여 감쇠계수의 증가량 (20%)이 더

큰 것을 확인 할 수 있다. 

3-3. 윤활유 공급 온도에 따른 예압 변화

본 절에서는 윤활유의 공급온도에 따른 베어링 패드

예압변화를 계산하였다. 최저 25oC에서 최대 65oC 까

지 공급 온도를 높이며 예압 및 기타 베어링 특성을

해석하였다. Fig. 8은 윤활유의 공급온도 변화에 따른

예압변화를 나타낸다. 공급온도가 증가할 수록 예압 또

한 증가하는 것을 볼 수 있다. 이는 윤활유 공급온도

가 증가함에 따라 유막의 온도가 상승하고, 샤프트 밑

패드로의 열속 증가에 따른 패드 열변형 증가로부터

비롯된 것이라 예측된다. 윤활유 공급온도의 증가에 따

른 각 패드의 평균온도 변화가 Fig. 9에 나타나 있다.

윤활유 공급 온도는 25oC에서 65oC 까지 40oC 만큼

증가하였으나, 패드의 평균 온도는 약 27oC만큼 증가하

였다. 본 절의 경우 Fig. 8에서 보는 바와 같이 예압량

이 최대 10%의 증가율을 보였으나, 3.2절의 경우 최대

증가율이 약 3% 였다. Fig. 6 및 Fig. 9에서 보는 바

와 같이 공급 윤활유 온도의 증가(25oC→65oC)가 점성

증가(0.0182 Pa·s→0.0273 Pa·s)에 비하여 패드의 평균온

도를 더 높였으며, 베어링 패드의 평균온도의 변화는 예

압 변화와 밀접한 관련이 있음을 알 수 있다. 

Fig. 10은 윤활유 공급온도의 증가에 따른 베어링

강성 및 감쇠계수의 변화를 나타낸다. 3.2절에서 윤활

유 점성의 증가에 따라 강성 및 감쇠계수 모두가 증가

한 반면, 윤활유 공급온도 증가에 따라서는 강성계수

가 증가하고 감쇠계수는 감소하는 경향을 보였다. 일

반적으로 윤활유 공급온도가 증가할 수록 유체 점성이

감소되어 베어링 강성이 감소할 수 있으나 패드와 저

널의 열팽창 및 예압변화에 의한 유막두께의 변화로

인하여 베어링 강성이 증가한 것이라 볼 수 있다. 감

Fig. 8. Preload change rate.

Fig. 9. Pad average temperature. Fig. 10. Dynamic coefficients.



8 서준호·황철호

J. Korean Soc. Tribol. Lubr. Eng., 32(1) 2016

쇠계수의 경우에는 유막온도 증가에 의한 점도 감소효

과가 베어링 패드 열팽창 효과보다 더 강하여 그 값이

감소한 것이라 볼 수 있다.

윤활유 공급온도의 증가에 따라 강성계수는 약 24%의

증가율을 보인 반면, 감쇠계수는 평균 약 16%의 감소율

을 보였다. 일반적으로 예압의 증가에 따라 강성계수가

감쇠계수보다 더 큰 변화율을 보이는 것과는 다르게 강

성계수의 변화율이 더 컸다. 이는 단순한 예압 변화뿐만

아니라 유막의 온도에 따른 점성의 변화 및 열팽창의 효

과가 복합적으로 작용한 데에서 기인한다고 볼 수 있다.

4. 결 론

본 연구에서는 윤활유 점성 및 공급온도의 변화에

따른 베어링 예압, 패드 온도 및 동특성 계수의 변화

를 계산하였다. 유체 점도의 증가 및 공급온도 증가

모두 예압을 증가시켰다. 점도의 증가는 강성 및 감쇠

계수 모두를 증가시키는 반면 공급온도의 증가는 강성

계수를 증가시키고 감쇠계수를 감소시키는 경향을 보

였다. 이는 점성의 변화와 베어링 패드의 열변형의 복

합적인 작용에서 기인한다고 볼 수 있다. 

베어링의 동특성 및 정특성을 결정짓는 예압량이 회

전체 시스템 작동중 발생하는 열 및 외부에서 유입되

는 열로 인해 변하게 되며 이로 인해 운전 특성이 변

할 수 있음을 계산하였다. 이는 회전체 시스템 및 베

어링 설계자가 시스템 제작 이전 준비 및 설계 단계에

서 베어링 패드의 열변형으로 인한 유막두께 뿐 아니

라 예압량 변화도 고려해야 함을 의미한다. 

실제 틸팅패드저널베어링은 패드 및 피봇의 탄성변

형으로 인하여 동특성이 크게 변한다고 알려져 있다.

다음 연구에서는 본 연구에서의 강체 패드 모델에서

더 발전하여 탄성변형을 포함한 베어링 모델을 연구

할 계획이다. 
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