
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｓｔｒｅｎｇｔｈ ２０２２ꎬ ４４(２): ３０９￣３１６

ＤＯＩ: １０􀆰 １６５７９ / ｊ.ｉｓｓｎ.１００１􀆰 ９６６９.２０２２.０２.００８

∗２０２０１１１１ 收到初稿ꎬ ２０２１０３１１ 收到修改稿ꎮ 上海市扬帆计划项目 (１９ＹＦ１４３４５００) 资助ꎮ
∗∗季东生ꎬ 男ꎬ １９９５ 年生ꎮ 安徽芜湖市人ꎬ 汉族ꎬ 上海理工大学机械工程学院硕士研究生ꎬ 研究方向为机械优化设计ꎮ
∗∗∗沈景凤 (通信作者)ꎬ 女ꎬ １９６８ 年生ꎮ 安徽合肥市人ꎬ 汉族ꎬ 上海理工大学机械工程学院副教授、 硕士生导师ꎬ 研究方向为机械设计及理

论ꎮ

液体动静压球形轴承动态特性分析∗

ＤＹＮＡＭＩＣ ＣＨＡＲＡＣＴＥＲＩＳＴＩＣＳ ＡＮＡＬＹＳＩＳ ＯＦ ＳＰＨＥＲＩＣＡＬ
ＨＹＢＲＩＤ ＳＬＩＤＩＮＧ ＢＥＡＲＩＮＧＳ

季东生∗∗ 　 沈景凤∗∗∗ 　 陈雨飞　 　 周羿好

(上海理工大学 机械工程学院ꎬ 上海 ２０００９３)
ＪＩ ＤｏｎｇＳｈｅｎｇ 　 ＳＨＥＮ ＪｉｎｇＦｅｎｇ　 ＣＨＥＮ ＹｕＦｅｉ　 ＺＨＯＵ ＹｉＨａｏ

(Ｃｏｌｌｅｇｅ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｓｈａｎｇｈａｉ ｆｏｒ Ｓｃｉｅｎｃｅ ａｎｄ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙꎬ Ｓｈａｎｇｈａｉ ２０００９３ꎬ Ｃｈｉｎａ)

摘要　 分析了轴承参数对球形液体轴承的动态特性的影响规律ꎬ为液体球轴承的动态刚度、阻尼以及稳定性提供理

论指导ꎮ 以液体动静压球轴承为研究对象ꎬ建立液体球轴承的润滑分析数学模型ꎬ采用小扰动法推导出层流状态下动态

液体润滑方程ꎬ采用有限差分法求解扰动压力偏微分方程ꎬ数值计算液体球轴承的刚度系数和阻尼系数ꎬ通过数值分析

研究轴承的转速、偏心率、平均油膜间隙等参数对轴承的动态特性系数的影响规律ꎮ 结果表明:转速、偏心率以及平均油

膜间隙对油膜的刚度和阻尼有着重要的影响ꎮ
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　 　 引言

　 　 液体动静压球形轴承不仅能承受径向、轴向载荷ꎬ
还能减小润滑过程中的摩擦与磨损等问题ꎬ因此具有

高回转精度、高动态刚度、高阻尼减振性和长寿命等性

能优势ꎬ在超精密机床领域获得广泛应用[１]ꎮ 作为支

承转子系统的滑动轴承ꎬ滑动轴承中的油膜起着非线

性的支承和阻尼作用ꎬ其稳定性的好坏对转子系统有

很大的影响[２]ꎮ 随着转子高速旋转ꎬ转子系统一旦出

现失稳现象ꎬ可能会发生碰撞、摩擦以及磨损等问题ꎮ

因此ꎬ有必要对液体润滑轴承的动态特性进行深入研

究以及对轴承转子系统稳定性进行分析ꎮ
球形液体动静压滑动轴承的动态刚度和阻尼反映

了轴颈受外载荷作用下振动位移和振动速度与油膜压

力之间的内在联系ꎮ 计算轴承的动态刚度和阻尼ꎬ常
用的方法是采用有限差分法和小扰动法ꎬ其关键科学

问题在于求解动态液体润滑方程得到油膜干扰压力分

布[３]ꎮ 郭红等[４]对一种新型结构的滑动轴承￣圆锥浮

环动静压轴承的动态特性进行了理论分析和数值计

算ꎮ 首先给出内、外膜的动态雷诺方程和边界条件ꎬ应
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用有限元得到内、外膜 ３６ 个刚度系数和阻尼系数ꎬ在
此基础上分析该轴承的稳定性ꎬ计算器稳定性参数ꎮ
结果表明该轴承具有稳定性好、易于实现主动控制的

优点ꎬ在高速旋转机械领域有广泛的应用前景ꎮ Ｉｌｍａｒ
Ｆｅｒｒｅｉｒａ Ｓａｎｔｏｓ[５]采用可控液膜的液体润滑方式ꎬ通过

控制刚性和柔性旋转轴的横向振动ꎬ来改善轴承的动

态特性ꎬ并通过增加阻尼消除失稳问题ꎬ研究结果表

明ꎬ刚度和阻尼是影响轴承承载能力的重要因素ꎮ Ｌｕ
Ｄ 等[６]通过微扰法探究了转速以及轴承结构参数如转

子直径ꎬ偏心率以及轴承间隙等对轴承动态特性的影

响ꎬ为液体动静压轴承的设计提供了理论依据ꎬ其研究

结果为本文的动态特性分析提供了较好的研究思路和

计算方法ꎮ
另外ꎬ很多学者采用有限差分法和牛顿迭代法求

解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程分析气体动静压球轴承的静、动态特

性ꎮ 贾晨辉等[７]通过微扰法建立扰动压力控制方程ꎬ
采用有限差分和松弛迭代法求解得到微扰动下气膜动

态特性系数ꎬ并探究偏心率对其影响规律ꎮ 文献[８]
采用 Ｆｌｕｅｎｔ 软件对轴承气膜瞬态流场的润滑特性进行

模拟ꎬ并对气膜压力分布和动态特性进行了数值计算ꎬ
分析了供气压力、转速以及切向角对轴承动态特性系

数的影响ꎮ Ｗｅｎｊｕｎ Ｌｉ 等[９] 采用小扰动法推导出陀螺

仪中气体球轴承的扰动压力方程ꎬ用有限差分法对其

求解获得轴承动态特性系数ꎬ并模拟了轴心运动轨迹ꎮ
Ｓｈａｒｍａ 等[１０] 通过微扰法推导出静压圆柱轴承干扰系

数方程ꎬ采用有限差分法数值求解得到轴承的承载力、
油膜刚度和阻尼系数ꎬ并与有限元计算结果进行了对

比ꎬ证明了数值求解的正确性ꎮ
本文以液体动静压球轴承为研究对象ꎬ建立液体

润滑分析数学模型ꎬ通过微扰动法对稳态 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方

程施加压力扰动ꎬ并采用有限差分法和松弛迭代法求

解稳态的油膜压力分布和扰动压力分布ꎮ 通过对扰动

压力进一步计算ꎬ本文得到了液体动静压球轴承的刚

度和阻尼系数ꎬ并探究了轴承的转速、偏心率、平均油

膜间隙等参数对轴承的动态特性系数的影响规律ꎮ 本

文研究为保证产品稳定的主轴回转精度和整机性能提

供理论依据ꎬ也为液体动静压球形轴承的工程应用提

供一定的理论基础和参考数据ꎮ

１　 ＳＨＳＢ 的润滑分析数学模型

１􀆰 １　 轴承的结构

　 　 液体润滑球轴承的三维结构如图 １ 所示ꎮ 液压泵

输出一定压力的油通过节流阀流入轴承间隙ꎬ形成静

压ꎬ在静压条件下具有负载能力ꎮ 通过轴承表面之间

的高速旋转ꎬ在转子和定子之间形成楔形表面以产生

动压ꎮ

在图 １ 中ꎬ来自液压系统的具有一定压力的液体

通过节流器流入球轴承间隙ꎮ 液体通过轴承间隙流向

轴承座的边缘并汇入液压回路中ꎮ 凸球半径由 Ｒ 表

示ꎬ球心由 ｏ 表示ꎬ而 ｒ 表示凹球的半径ꎮ Ｐｓ 为小孔供

油压力ꎻ φ１ 为供油切向角ꎬ φ２ 为包角ꎬｃ 表示平均油膜

间隙ꎬ Ｐａ 表示大气压ꎮ

图 １　 液体球轴承示意图

Ｆｉｇ.１　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ＳＨＳＢｓ

１􀆰 ２　 润滑分析数学模型

　 　 以计算流体力学和液体润滑理论为基础ꎬ通过流

体连续方程、运动方程以及边界条件ꎬ建立液体动静压

球轴承层流状态下非线性无量纲液体动静压雷诺方程

∂
∂θ

(Ｈ３ ∂Ｐ－

∂θ
) ＋ ｓｉｎϕ ∂

∂ϕ
(ｓｉｎϕＨ３ ∂Ｐ－

∂ϕ
) ＝

　 　 Λｓｉｎ２ϕ ∂Ｈ
∂θ

＋ Ωｓｉｎ２ϕ ∂Ｈ
∂ｔ

(１)

式中ꎬ Λ ＝ (６ωηＲ２ / Ｐａｃ２)ꎬΩ ＝ (１２ηＲ２ / Ｐａｃ２)ꎬ Ｈ 为无

量纲油膜厚度ꎻ Ｐ－ 为无量纲油膜压力ꎻ ω 为旋转轴角

速度ꎻ η 为液体黏滞系数ꎻ Ｐａ 为环境压力ꎻｃ 为油膜初

始间隙ꎻ ｔ 表示时间ꎮ
由于轴承受到自身的重力和外部载荷的作用ꎬ主

轴存在偏心导致油膜厚度分布不均ꎬ假设转子静态位

置如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 转子平衡位置

Ｆｉｇ.２　 Ｒｏｔｏｒ ｂａｌａｎｃｅ ｐｏｓｉｔｉｏｎ

稳态情况下ꎬ轴承间隙任意一点(ｘꎬ ｙꎬ ｚ)处的油

膜厚度的表达式为

ｈ０ ＝ ｃ(１ ＋ εｘｃｏｓθｓｉｎφ ＋ εｙｓｉｎθｓｉｎφ ＋ εｚｃｏｓφ) (２)
　 　 无量纲化可得到

Ｈ０ ＝ １ ＋ εｘｃｏｓθｓｉｎφ ＋ εｙｓｉｎθｓｉｎφ ＋ εｚｃｏｓφ (３)
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２　 动态特性参数的计算

２􀆰 １　 扰动压力方程推导

　 　 为求球轴承的动态刚度和阻尼ꎬ本文采用小扰动

法建立扰动压力方程ꎬ即给图 ２ 所示的轴承液体油膜

径向和轴向分别一个小位移扰动 ΔεｘꎬΔεｙꎬΔεｚꎬ 油膜

受到小扰动时ꎬ会引起油膜厚度变化ꎬ根据获得扰动压

力来计算出轴承的动态刚度和阻尼ꎮ
假定球轴承在某一工况下稳定运行ꎬ其稳态的油

膜压力为 Ｐ－ ０ꎬ 油膜厚度为 Ｈ０ꎬ 施与微小扰动量ꎬ并忽

略高阶项后ꎬ扰动量由轴心偏离静态平衡位置的瞬时

位移扰动量 ( Δｘꎬ Δｙꎬ Δｚ) 和轴心瞬时速度扰动量

(Δｘ􀅰ꎬΔｙ􀅰ꎬΔｚ􀅰)组成ꎬ采用“简正模”方法分析

Δｅｘ ＝
Δｘ
ｃ

＝ Δｅｘ ｅｉｔ

Δｅｙ ＝
Δｙ
ｃ

＝ Δｅｙ ｅｉｔ

Δｅｚ ＝
Δｚ
ｃ

＝ Δｅｚ ｅｉｔ

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ï

(４)

并且

Δｅｘ̇ ＝
∂Δｅｘ
∂ｔ

＝ ｉΔｅｘ

Δｅｙ̇ ＝
∂Δｅｙ
∂ｔ

＝ ｉΔｅｙ

Δｅ ｚ̇ ＝
∂Δｅｚ
∂ｔ

＝ ｉΔｅｚ

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

ꎬ　 　
Δｅ ｘ̈ ＝ － Δｅｘ
Δｅｙ̈ ＝ － Δｅｙ
Δｅ ｚ̈ ＝ － Δｅｚ

ì

î

í
ïï

ïï

无量纲油膜动态厚度 Ｈ 变化表达式为

Ｈ ＝ Ｈ０ ＋ ΔＨ ＝ Ｈ０ ＋ Δｅｘｃｏｓθｓｉｎφ ＋ Δｅｙｓｉｎθｓｉｎφ ＋
Δｅｚｃｏｓφ (５)

　 　 油膜厚度变化会导致油膜压力的变化ꎬ将瞬态下

的油膜压力 Ｐ－ 的 Ｔａｙｌｏｒ 展开可以简化为

Ｐ－ ＝ Ｐ－ ０ ＋ Δ Ｐ－ ＝ Ｐ－ ０ ＋ Ｐ－ ｘΔｅｘ ＋ Ｐ－ ｙΔｅｙ ＋

Ｐ－ ｚΔｅｚ ＋ Ｐ－ ｘ̇Δｅｘ̇ ＋ Ｐ－ ｙ̇Δｅｙ̇ ＋ Ｐ－ ｚ̇Δｅ ｚ̇ (６)

式中ꎬ Δε ｘ̇ ＝ ∂Δｅｘ / ｔꎬΔｅｙ̇ ＝ ∂Δｅｙ / ｔꎬΔｅ ｚ̇ ＝ ∂Δｅｚ / ｔꎬＰ
－
ｘꎬＰ

－
ｙꎬ

Ｐ－ ｚꎬＰ
－
ｘ̇ꎬＰ

－
ｙ̇ꎬＰ

－
ｚ̇ 分别表示无量纲油膜压力对动态运动的

导数ꎮ

其中ꎬ Ｐ－ ｘ ＝
∂ Ｐ－

∂Δｅｘ
ꎬＰ－ ｙ ＝

∂ Ｐ－

∂Δｅｙ
ꎬＰ－ ｚ ＝

∂ Ｐ－

∂Δｅｚ
ꎬＰ－ ｘ̇ ＝ ∂ Ｐ－

∂Δｅｘ̇
ꎬ

Ｐ－ ｙ̇ ＝
∂ Ｐ－

∂Δｅｙ̇
ꎬＰ－ ｚ̇ ＝

∂ Ｐ－

∂Δｅ ｚ̇
ꎮ

将式(５)和式(６)代入液体动静压雷诺方程(１)得
到

∂
∂θ

[(Ｈ０ ＋ ΔＨ) ３ ∂(Ｐ－ ０ ＋ ΔＰ－)
∂θ

] ＋ ｓｉｎφ ∂
∂φ

　 　 [ｓｉｎφ(Ｈ０ ＋ ΔＨ) ３ ∂(Ｐ－ ０ ＋ ΔＰ－)
∂φ

] ＝

　 　 Λｓｉｎ２φ
∂(Ｈ０ ＋ ΔＨ)

∂θ
＋ Ωｓｉｎ２φ

∂(Ｈ０ ＋ ΔＨ)
∂ｔ

(７)
　 　 考虑到 ΔＨ 是微小量ꎬ则可以忽略高阶项保留一

次项

(Ｈ０ ＋ ΔＨ) ３ ＝ Ｈ０
３ ＋ ３Ｈ０

２Δｅｘｃｏｓθｓｉｎφ ＋

３Ｈ０
２Δｅｙｓｉｎθｓｉｎφ ＋ ３Ｈ０

２Δｅｚｃｏｓφ (８)

　 　 将式(４)代入到(７)中并将式中 ΔＰ－ 展开ꎬ转子处

于平衡位置稳态情况下ꎬ对油膜微小扰动时ꎬ油膜压力

的增量由轴颈的瞬时位移扰动量所引起ꎬ与时间无关ꎬ
因此忽略油膜压力对时间 ｔ 的偏导数ꎬ则式(７)等号左

边展开为

∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ０

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ０

∂φ
) ＋ [ ∂

∂θ
(Ｈ０

３ ∂ Ｐ－ ｘ

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｘ

∂φ
)]Δｅｘ ＋

　 　 [ ∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｙ

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｙ

∂φ
)]Δｅｙ ＋ [ ∂

∂θ
(Ｈ０

３ ∂ Ｐ－ ｚ

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｚ

∂φ
)]Δｅｚ

　 　 [ ∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｘ􀅰

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｘ􀅰

∂φ
)]Δｅｘ􀅰 ＋ [ ∂

∂θ
(Ｈ０

３ ∂ Ｐ－ ｙ􀅰

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｙ􀅰

∂φ
)]Δｅｙ􀅰 ＋

　 　 [ ∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｚ􀅰

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｚ􀅰

∂φ
)]Δｅｚ􀅰

(９)　 　 式(７)等号右侧展开为

Λｓｉｎ２φ
∂Ｈ０

∂θ
＋ Δｅｘ􀅰Ωｓｉｎ３φｃｏｓθ ＋ Δｅｙ􀅰Ωｓｉｎ３φｓｉｎθ ＋ Δｅｚ􀅰Ωｓｉｎ２φｃｏｓφ －

　 　 ΔｅｘΛｓｉｎ２φｓｉｎθ － Δｅｘ
∂
∂θ

(３Ｈ０
２ｃｏｓθｓｉｎφ

∂ Ｐ－ ０

∂θ
) － Δｅｘｓｉｎφ

∂
∂φ

(３Ｈ０
２ｃｏｓθｓｉｎ２φ

∂ Ｐ－ ０

∂φ
) ＋

　 　 ΔｅｙΛｓｉｎ２φｃｏｓθ － Δｅｙ
∂
∂θ

(３Ｈ０
２ｓｉｎθｓｉｎφ

∂ Ｐ－ ０

∂θ
) － Δｅｙｓｉｎφ

∂
∂φ

(３Ｈ０
２ｓｉｎθｓｉｎ２φ

∂ Ｐ－ ０

∂φ
) ＋

　 　 ΔｅｚΛｓｉｎ３φ － Δｅｚ
∂
∂θ

(３Ｈ０
２ｃｏｓφ

∂ Ｐ－ ０

∂θ
) － Δｅｚｓｉｎφ

∂
∂φ

(３Ｈ０
２ｓｉｎ２φ

∂ Ｐ－ ０

∂φ
)

(１０)
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　 　 联立式(８)和式(９)得到方程组为

∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ０

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ０

∂φ
) ＝ Λｓｉｎ２φ

∂Ｈ０

∂θ

∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｘ

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｘ

∂φ
) ＝

　 　 － Λｓｉｎ２φｓｉｎθ － ∂
∂θ

(３Ｈ０
２ｃｏｓθｓｉｎφ

∂ Ｐ－ ０

∂θ
) － ｓｉｎφ ∂

∂φ
(３Ｈ０

２ｃｏｓθｓｉｎ２φ
∂ Ｐ－ ０

∂φ
)

∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｙ

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｙ

∂φ
) ＝

　 　 Λｓｉｎ２φｃｏｓθ － ∂
∂θ

(３Ｈ０
２ｓｉｎθｓｉｎφ

∂ Ｐ－ ０

∂θ
) － ｓｉｎφ ∂

∂φ
(３Ｈ０

２ｓｉｎθｓｉｎ２φ
∂ Ｐ－ ０

∂φ
)

∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｚ

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｚ

∂φ
) ＝

　 　 Λｓｉｎ３φ － ∂
∂θ

(３Ｈ０
２ｃｏｓφ

∂ Ｐ－ ０

∂θ
) － ｓｉｎφ ∂

∂φ
(３Ｈ０

２ｓｉｎ２φ
∂ Ｐ－ ０

∂φ
)

∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｘ􀅰

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｘ􀅰

∂φ
) ＝ Ωｓｉｎ３φｃｏｓθ

∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｙ􀅰

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｙ􀅰

∂φ
) ＝ Ωｓｉｎ３φｓｉｎθ

∂
∂θ

(Ｈ０
３ ∂ Ｐ－ ｚ􀅰

∂θ
) ＋ ｓｉｎφ ∂

∂φ
(ｓｉｎφＨ０

３ ∂ Ｐ－ ｚ􀅰

∂φ
) ＝ Ωｓｉｎ２φｃｏｓφ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

(１１)

　 　 式(１１)的七个方程都具有类似的形式ꎬ将稳定状

态下的油膜压力 Ｐ－ ０ 和油膜厚度 Ｈ０ 作为已知条件ꎬ采
用有限差分方法来求解其中的油膜静态压力分布对动

态运动的偏导数 Ｐ－ ｘꎬＰ
－
ｙꎬＰ

－
ｚꎬＰ

－
ｘ̇ꎬＰ

－
ｙ̇ꎬＰ

－
ｚ̇ 的分布情况ꎮ

２􀆰 ２　 扰动压力数值计算

　 　 采用有限差分法对式(１０)求解ꎬ获得干扰压力分

布ꎮ 将式(１０)中的每个方程转化成差分形式

(Ｐ－ ξ) ｉꎬｊ ＝
Ａｉꎬｊ(Ｐ

－
ξ) ｉ ＋１ꎬｊ ＋ Ｂ ｉꎬｊ(Ｐ

－
ξ) ｉꎬｊ ＋１ ＋ Ｃ ｉꎬｊ(Ｐ

－
ξ) ｉ －１ꎬｊ ＋ Ｄｉꎬｊ(Ｐ

－
ξ) ｉꎬｊ －１ ＋ Ｅ ｉꎬｊ

Ｆ ｉꎬｊ
(１２)

式中ꎬ ξ ＝ ｘꎬｙꎬｚꎬｘ􀅰ꎬｙ􀅰ꎬｚ􀅰ꎬＡｉꎬｊꎬＢ ｉꎬｊꎬＣ ｉꎬｊꎬＤｉꎬｊꎬＥ ｉꎬｊꎬＦ ｉꎬｊ 均为

扰动压力方程系数ꎮ
数值计算所用到的边界条件:
在球轴承工作时ꎬ其工作边界条件需要严格设定ꎮ

由式(１１)知ꎬ边界处的干扰压力为零ꎬ故干扰压力边

界条件

Ｐ－ ξ(φ１)
＝ Ｐ－ ξ(φ２)

＝ ０ (１３)
　 　 轴承间隙的液压油流入大气中与大气压相等ꎬ故
大气压边界条件

Ｐ－(φ１) ＝ Ｐ－(φ２) ＝ Ｐａ (１４)
　 　 液压系统将具有一定压力的液压油注入 ６ 个节流

器分别流入供油孔ꎬ因此供油孔处的油膜压力等于节

流后的压力ꎬ静压条件

Ｐ－(θ) ＝ Ｐ－(θ ＋ ６０° ｎ) ＝ Ｐｓ (１５)
　 　 当液压油通过供油孔进入轴承间隙后ꎬ流体连续

流动ꎬ忽略油膜破裂ꎬ一旦油膜发生破裂ꎬ常用雷诺边

界条件ꎬ认为油膜在破裂区域内ꎬ油膜压力的分布曲率

为 ０ꎮ 在本文中ꎬ认为油膜无破裂现象ꎬ认为任意位置

的油膜压力和沿圆周方向经过一周处的压力是相等

的ꎬ因此ꎬ压力连续条件

∂ Ｐ－ θ( )

∂θ
＝ ∂ Ｐ－ θ ＋ ２π( )

∂θ
(１６)

　 　 利用计算机编程ꎬ采用有限差分法对方程求得压

力 Ｐ－ ｉꎬｊꎬ 为了加快计算机计算收敛速度ꎬ利用松弛法改

善地带性能ꎬ松弛法公式为

Ｐ(ｋ＋１)
ｉꎬｊ ＝ ωＰｋ

ｉꎬｊ ＋ (１ － ω)Ｐ(ｋ＋１)
ｉꎬｊ (１７)

式中ꎬ ω 为松弛因子ꎬ一般取值 ０ ~ ２ꎻ ｋ 为迭代系数ꎮ
当迭代到一定次数时ꎬ迭代结果符合收敛准则ꎬ迭

代终止ꎮ 采用的收敛准则为

δ ≥ (∑
Ｎ

ｉ ＝ １
Ｐｋ

ｉ － ｐｋ－１
ｉ ) ∑

Ｎ

ｉ ＝ １
Ｐ ｉ (１８)

式中ꎬ δ 为收敛精度ꎮ
判断迭代结果是否达到足够的精度ꎬ δ 是个很小

的量ꎬ文中取值为 １０－７ꎮ 当迭代精度小于 １０－７时ꎬ迭代

终止ꎮ 表 １ 为研究轴承的结构和液体参数ꎮ
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表 １　 轴承参数表

Ｔａｂ.１　 Ｂｅａｒｉｎｇ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｔａｂｌｅ

参数 Ｐａｒａｍｅｔｅｒ 数值 Ｖａｌｕｅ

轴承半径
Ｂｅａｒｉｎｇ ｒａｄｉｕｓ Ｒ / ｍ ０􀆰 ０６

油膜平均厚度
Ａｖｅｒａｇｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｈ０ / ｍ

３×１０－５

节流孔数 Ｎｕｍｂｅｒ ｏｆ ｏｒｉｆｉｃｅｓ ６
孔径 Ｄｉａｍｅｔｅｒ ｏｆ ｏｒｉｆｉｃｅｓ ｄ / ｍｍ ４

大气压强 Ａｔｍｏｓｐｈｅｒｉｃ ｐｒｅｓｓｕｒｅ Ｐａ / ＭＰａ ０􀆰 １
液体黏度 Ｌｉｑｕｉｄ ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ η / (Ｐａ􀅰Ｓ) ５􀆰 ８３５×１０－３

液体密度 Ｌｉｑｕｉｄ ｄｅｎｓｉｔｙ ρ / (ｋｇ􀅰ｍ－３) ０􀆰 ８７３×１０－３

ｘ 方向偏心率 Ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｏｆ ｘ￣ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ εｘ ０􀆰 ３
ｙ 方向偏心率 Ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｏｆ ｙ￣ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ εｙ ０􀆰 ３
ｚ 方向偏心率 Ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｏｆ ｚ￣ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ εｚ ０􀆰 ２

图 ３　 计算流程图

Ｆｉｇ.３　 Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｒｏｕｔｅ ｄｉａｇｒａｍ

２􀆰 ３　 轴承刚度和阻尼系数的计算

　 　 油膜的承载力可以通过对油膜压力场沿 ｘꎬ ｙꎬ ｚ
三个方向积分求出

Ｆｘ

Ｆｙ

Ｆｚ

ì

î

í

ï
ï

ïï

＝

∫φ２
φ１
∫２π

０
ＰＲ２ｓｉｎ２φｃｏｓθｄθｄφ

∫φ２
φ１
∫２π

０
ＰＲ２ｓｉｎ２φｓｉｎθｄθｄφ

∫φ２
φ１
∫２π

０
ＰＲ２ｓｉｎφｃｏｓφｄθｄφ

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

(１９)

　 　 通过油膜承载力对各个方向位移和速度求导可得

到油膜的刚度和阻尼系数ꎮ 因此无量纲的油膜刚度和

阻尼计算公式为

Ｋｘｘ Ｋｘｙ Ｋｘｚ

Ｋｙｘ Ｋｙｙ Ｋｙｚ

Ｋｚｘ Ｋｚｙ Ｋｚｚ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

＝

∂Ｆｘ

∂ｘ
∂Ｆｙ

∂ｘ
∂Ｆｚ

∂ｘ
∂Ｆｘ

∂ｙ
∂Ｆｙ

∂ｙ
∂Ｆｚ

∂ｙ
∂Ｆｘ

∂ｚ
∂Ｆｙ

∂ｚ
∂Ｆｚ

∂ｚ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú

＝

　 　
ＰａＲ２

ｃ ∬
Ω

Ｐｘｓｉｎ２φｃｏｓθ Ｐｙｓｉｎ２φｃｏｓθ Ｐｚｓｉｎ２φｃｏｓθ

Ｐｘｓｉｎ２φｓｉｎθ Ｐｙｓｉｎ２φｓｉｎθ Ｐｚｓｉｎ２φｓｉｎθ

Ｐｘｓｉｎφｃｏｓφ Ｐｙｓｉｎφｃｏｓφ Ｐｚｓｉｎφｃｏｓφ

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

ｄθｄφ

(２０)
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(２１)
　 　 通过数值编程计算ꎬ求解液体球轴承的静态和动

态特性ꎬ图 ３ 为计算流程图ꎮ 根据表 １ 的轴承参数计

算得到ꎬ当偏心率 ε＝ ０􀆰 ３ꎬ油膜间隙为 ｃ＝ ３０ μｍꎬ供油

压力为 Ｐｓ ＝ ０􀆰 ２ ＭＰａꎬ转速 ω＝ ２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 时的液体球

轴承稳定状态下的油膜压力分布情况ꎬ如图 ４ 所示ꎮ
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图 ４　 稳态油膜压力分布

Ｆｉｇ.４　 Ｓｔｅａｄｙ ｓｔａｔｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

图 ５　 油膜压力随参数变化情况

Ｆｉｇ.５　 Ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｗｉｔｈ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

图 ６　 直接刚度和阻尼与转速的关系

Ｆｉｇ.６　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｄｉｒｅｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ

　 　 从图 ４ 中可以看出ꎬ当主轴转速较低时ꎬ主要靠液

体静压提供压力ꎬ动压效果并不明显ꎮ 油膜厚度越小ꎬ
楔形效应越明显ꎬ油膜压力越大ꎬ当沿子午线夹角等于

１５０°附近时ꎬ动压油膜压力最大ꎮ 润滑油进入楔形口

时ꎬ油膜压力增大ꎬ动压效果明显ꎻ当从楔形面积变大

时ꎬ动压效应逐渐减弱ꎮ 当润滑油从供油孔进入后ꎬ供
油孔小距离范围内ꎬ油膜压力急剧下降ꎬ然后逐渐沿周

向和径向继续变小ꎬ直至与大气压强相等ꎮ 润滑油在

进入轴承楔形间隙即周向角为 １５０°附近时ꎬ油膜压力

出现增大的区域ꎬ动压效应明显ꎮ 在经过油膜最小厚

度处ꎬ当楔形间隙增大即周向角为 ２６０°附近时ꎬ油膜

动压效应减弱ꎬ出现低压甚至负压区ꎮ

影响动压效应的最显著的两个因素是工作转速和

偏心率ꎬ为研究在不同转速和偏心率等参数对油膜压

力的影响规律ꎬ在油膜间隙 ｃ ＝ ３０ μｍꎬ探究了周向角

为 １５０°时的油膜压力分布情况ꎬ如图 ５ 所示ꎮ 图 ５ａ 探

究了偏心率 εｘ ＝ ０􀆰 ３ꎬεｙ ＝ ０􀆰 ３ꎬεｚ ＝ ０􀆰 ３ 时ꎬ转速对油膜

压力的影响ꎬ从图中可以直观地看出在转速为 １ ０００
ｒ / ｍｉｎ 条件下ꎬ动压效应还不是特别明显ꎬ当转速由

１ ０００ ｒ / ｍｉｎ增大到 ２ ５００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ由动压效应引起的

压力区明显变宽ꎬ油膜压力也随之增大ꎬ承载能力随之

增大ꎮ 在周向角为 ３０°时ꎬ可以看到油膜压力随着转

速的增加而急剧增大ꎮ 由图 ５ｂ 可以看到在偏心率为

０􀆰 １ 的时候ꎬ动压效应还不是特别明显ꎬ当偏心率增大

时ꎬ油膜间隙减小ꎬ动压效应更为显著ꎬ油膜压力也随

之增大ꎮ

３　 轴承动态特性系数仿真分析

　 　 液体润滑球轴承广泛用于超精密仪器ꎬ例如圆度

仪和陀螺仪(Ｇｙｒｏｓｃｏｐｅｓ)ꎬ因此它们的动态特性的研

究至关重要ꎮ 为了确定最优液体润滑球轴承的设计参

数ꎬ必须进行参数化研究ꎮ 根据参数表 １ꎬ关于液体球

轴承的动态特性与转速的关系如图 ５ 所示ꎮ 考虑到轴

承交叉刚度和交叉阻尼与直接刚度和阻尼有着相同的

趋势ꎬ在此部分就没有详细的讨论ꎮ
从图 ６ 中可以看出ꎬ在恒定偏心率(εｘ ＝ ０􀆰 ３ꎬεｙ ＝
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０􀆰 ３ꎬεｚ ＝ ０􀆰 ３)情况下ꎬ直接刚度系数 ＫｘｘꎬＫｙｙꎬＫｚｚ 随着

转速的增加近似线性增加ꎮ 相反ꎬ阻尼系数 ＣｘｘꎬＣｙｙꎬ
Ｃｚｚ 随着转速的增减而快速减小ꎮ 具体来说ꎬ刚度系数

Ｋｚｚ 随着转速的增加而迅速增大ꎬ而 ＫｘｘꎬＫｙｙ 的数值几

乎相等ꎬ在相对平缓的情况下增加ꎮ 同样的ꎬ阻尼系数

Ｃｚｚ 随着转速的增加快速减小ꎬ而阻尼系数 ＣｘｘꎬＣｙｙ 缓

慢较小并趋向定值ꎬ这一趋势和文献[１１]保持一致

的ꎮ

轴承的平均油膜间隙和偏心率对轴承的动态特性

有着明显的影响ꎮ 在恒定转速 ｎ＝ １ ５００ ｒ / ｍｉｎ 下ꎬ图 ７
探讨了油膜间隙和偏心率对轴承的动态特性的影响ꎬ
从图中看出ꎬ每一个参数对动态特性系数都有不同的

影响ꎮ 从式(１５)以及式(１８)可以看出ꎬ轴承的阻尼系

数仅仅由液压油的动力粘度产生ꎬ因此阻尼系数是非

常小的ꎮ 交叉阻尼系数更小到趋向于 ０ꎬ可忽略不计ꎮ

图 ７　 不同平均油膜间隙下ꎬ直接刚度、阻尼与偏心率的关系

Ｆｉｇ.７　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｄｉｒｅｃｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓꎬ ｄａｍｐｉｎｇ ａｎｄ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｗｉｔｈｏｕｔ ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｏｉｌ ｇａｐ

　 　 从图 ７ 中可以看出ꎬ直接刚度系数 ＫｘｘꎬＫｙｙ 随着偏

心率的增加和平均油膜间隙的减小而增大ꎬ但是直接

刚度系数 Ｋｚｚ 却减小ꎮ 随着偏心率的增大ꎬ油膜间隙的

变化对刚度 ＫｘｘꎬＫｙｙ 影响增强ꎬ随着偏心率的增大ꎬ油
膜间隙的变化对刚度 Ｋｚｚ 影响减弱ꎻ直接阻尼系数 Ｃｘｘꎬ
Ｃｙｙ 的变化趋势基本相似ꎬ当偏心率 εｘ ＝ ０􀆰 ４ꎬεｙ ＝ ０􀆰 ４ꎬ
εｚ ＝ ０􀆰 ４ 时ꎬ阻尼系数达到最小ꎬ而阻尼系数 Ｃｚｚ 则不相

同ꎬ随着偏心率的增加而缓慢增加ꎮ 当平均油膜间隙

ｃ＝ ２０ μｍ 时ꎬ油膜的刚度和阻尼都会有明显的变化ꎮ
图 ８ 探究了不用偏心率和平均油膜间隙对交叉刚

度的影响ꎮ
由图 ８ 可知ꎬ交叉刚度 Ｋｘｙ 和 Ｋｙｘ 具有相似的变化

趋势ꎬ当偏心率 εｘ ＝ ０􀆰 ５ꎬεｙ ＝ ０􀆰 ５ꎬεｚ ＝ ０􀆰 ５ 时ꎬ交叉刚

度达到最小ꎮ 交叉刚度 ＫｘｚꎬＫｚｘꎬＫｙｚꎬＫｚｙ 都是负数ꎬ Ｋｘｚ

和 Ｋｙｚ 的数值随着偏心率的增加和油膜厚度的减小而

增大ꎬ Ｋｚｘ 和 Ｋｚｙ 都是随着偏心率的增加和油膜厚度的

减小而先减小后增大ꎬ当偏心率 εｘ ＝ ０􀆰 ４ꎬεｙ ＝ ０􀆰 ４ꎬεｚ ＝

０􀆰 ４ 时ꎬ Ｋｚｘ 的值达到最小ꎬ而当偏心率 εｘ ＝ ０􀆰 ５ꎬεｙ ＝
０􀆰 ５ꎬεｚ ＝ ０􀆰 ５ 时ꎬ Ｋｚｙ 的值达到最小ꎮ

４　 结论

　 　 本文采用小扰动法建立了扰动压力液体润滑方

程ꎬ采用有限差分法和参数分析相结合的方法ꎬ探究了

轴承的平均油膜间隙、转速以及偏心率对轴承动态特

性的影响ꎮ
１) 液体润滑球轴承利用静压供油的方式使转子

形成静压承载能力ꎬ因此在轴承间隙内形成具有一定

刚度的静压油膜ꎮ 随着转速升高ꎬ随着转子偏心产生

动压效应ꎬ形成动压承载能力ꎮ
２) 在平均油膜间隙较小的时候ꎬ油膜的刚度和阻

尼都能达到较高的性能ꎮ 在本文中ꎬ当油膜间隙在 ｃ＝
２０ μｍ 时ꎬ轴承刚度和阻尼能达到最大ꎮ 随着偏心率

的增加ꎬ轴承具有更好的动态特性ꎮ 结果还表明了ꎬ高
转速使刚度系数增加ꎬ阻尼系数减小ꎮ
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图 ８　 不同平均油膜间隙下ꎬ交叉刚度、阻尼与偏心率的关系

Ｆｉｇ.８　 Ｔｈｅ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｃｒｏｓｓ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓꎬ ｄａｍｐｉｎｇ ａｎｄ ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ ｗｉｔｈｏｕｔ ｔｈｅ ａｖｅｒａｇｅ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｇａｐ

３) 轴承的动态特性系数对转子稳定性的作用取

决于刚度和阻尼的综合作用ꎮ 提高转速和偏心率虽然

对部分刚度有明显的增加ꎬ但高速旋转是引起转子系

统不稳定的重要因素ꎬ而较大的偏心率ꎬ易导致轴承产

生碰、摩现象ꎮ 因此ꎬ在轴承设计的过程中ꎬ应该合理

选择轴承设计参数ꎬ提高轴承综合性能ꎮ
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