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基于小孔节流的液体动静压球轴承动态特性分析∗
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摘要　 以小孔节流方式的液体动静压球轴承为研究对象,建立球轴承的润滑数学模型,推导出层流状态下的

Reynolds 方程,引入流量守恒原理并结合小孔节流器的流量计算得到油腔和封油边压力分布;采用微扰法推导出扰动压

力控制方程,通过有限差分法和松弛迭代法求解扰动压力控制方程得到轴承的刚度和阻尼系数。 运用数值分析研究供

油压力、转速及油膜间隙等参数对轴承动态特性系数的影响。 结果表明,随着油膜间隙减小,供油压力的增大,刚度和阻

尼系数会随之增大;随着转速增大,直接刚度变化趋势较小,直接阻尼降低趋势较明显;当油膜间隙为 20 μm 时,轴承刚

度和阻尼系数达到最大;转速的提高对于刚度影响较小,而阻尼系数则会明显降低。
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Abstract　 Taking the spherical sliding bearings with orifice throttling as the research object, the mathematical model of

lubrication of spherical hybrid sliding bearings is established and the Reynolds equation under laminar flow state is deduced from
this model. The pressure distribution of the oil chamber and oil edge are calculated according to the flow conservation principle of
the orifice throttle. Combining with the finite difference method and relaxation iterative method to solve the disturbance pressure
control equation which is derived by means of perturbation method. The stiffness coefficient and damping coefficient of spherical
sliding bearings are used to study the influence of supply pressure,rotating speed, average oil film clearance and other parameters
on the dynamic characteristics coefficient of the bearing through numerical analysis. The results show that as the oil film clearance
decreases and the oil supply pressure increases, the stiffness coefficient and damping coefficient will increase accordingly. As the
rotating speed increases, the changing trend of the direct stiffness is small while the decreasing trend of the direct damping is
obvious. When the oil film clearance is 20 μm, the stiffness coefficient and damping coefficient of spherical hybrid sliding
bearings reach the maximum. The increasing of rotating speed has little effect on the stiffness while the damping coefficient will be
significantly reduced.
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0　 引言

　 　 液体动静压球轴承具有高回转精度、高动态刚度、
高阻尼减振性和长寿命等性能优势,可用于超精密机

床、大型或重型机床等领域[1-2]。 当轴承受到外部载荷

时,转子轴心随着载荷的变化作非线性运动,轴承的刚

度和阻尼直接影响轴承转子系统的稳定性,轴承转子

系统一旦发生失稳,转子会出现碰、摩现象导致轴承失

效。 因此,不仅要研究液体动静压球轴承的静态特性,
还非常有必要对液体动静压球轴承的动态特性进行深
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入研究。
在“轴承-转子系统”理论研究中,求解雷诺方程是

获得动态特性系数的常用方法,而雷诺方程由于其二

阶偏微分方程的形式,求解较困难,难以得到精确解,
因此有学者提出采用数值计算的方法来求解,常见的

方法有有限差分法、有限元法、偏导数法。 郭良斌

等[3]借助小参数摄动和伽辽金有限元法,给出了求解

球面坐标系下二维非定常雷诺气体润滑方程的一种近

似解法。 戚社苗等[4] 采用偏导数法求解动压气体润

滑雷诺方程,给出动压气体轴承动态刚度和动态阻尼

系数普遍适应的计算方法。 贾晨辉等[5] 采用偏导数

法推导出扰动压力控制方程,并采用有限差分法离散

求解得到动态特性系数,得出了诸如偏心率,供气压力

等轴承参数对于半球螺旋槽动静压气体轴承动态特性

的影响。 LI W J 等[6] 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,用有限差分法对其离散

化求解获得轴承动态特性系数,并模拟了轴心运动轨

迹。 ILMAR F S[7]采用可控油膜的润滑方式,通过控

制刚性和柔性转轴的横向振动,来改善轴承的动态特

性,并通过增加阻尼消除失稳问题,研究结果表明,刚
度和阻尼是影响轴承承载能力的重要因素。 郭红

等[8] 提出了一种圆锥浮环动静压轴承的动态特性计

算方法,并对其进行了数值仿真,通过解得的动态刚度

与阻尼系数进一步讨论了该动静压轴承的稳定性。
鉴于上述文献,本文以液体动静压球轴承为研究

对象,在球坐标系下,引入流量守恒原理求解油腔压

力,采用微扰法,推导出扰动压力控制方程,并通过有

限差分法和松弛迭代法求解轴承油膜的稳态压力和扰

动压力,数值计算得到动态刚度与动态阻尼系数,探究

轴承的转速、供油压力、平均油膜间隙参数对液体动静

压球轴承动态特性的影响规律。

1　 液体动静压球轴承的轴系结构及小孔节流
器流量计算

1. 1　 轴承的轴系结构

　 　 液体动静压球轴承的轴系结构由液压供油系统、
冷却系统、两个半球轴承及主轴等部件构成,其轴系结

构如图 1 所示。
在图 1 中,工作时,供油系统将指定压力的润滑油

导入,润滑油流经粗过滤装置 8、油泵 7 和精过滤装置

5 后筛掉油中杂质,此时如润滑油压力过大,润滑油则

会经溢流阀 6 回流到油箱内;过滤后的润滑油通过小

孔节流器 3 流入轴承间隙,支撑起轴承的凸半球 1,最
后随转子转动流回到油箱 9,形成了完整的液压回路。
1. 2　 小孔节流器流量计算

　 　 本文主要针对四油腔球轴承,四个油腔呈对称排

图 1　 轴系结构

Fig.1　 Shaft system structure

布,其流量计算方式如下:
在不受外部载荷作用时,由小孔节流器流入轴承

内油腔的流量[9]为

Qin = α
πd2

0

4
2(Ps - PR)

ρt
(1)

式中,α 为流量系数,取 α = 0. 6 ~ 0. 8;d0 为小孔直径;
ρt 为润滑油密度; ps 为供油压力; PR 为油腔压力。

2　 液体动静压球轴承的润滑分析数学模型

2. 1　 动态雷诺方程

　 　 以计算流体力学和液体润滑理论为基础,通过流体

连续方程、运动方程以及无滑移的边界条件,推导出层流

状态下液体动静压球轴承的非线性无量纲雷诺方程为

∂
∂φ

(H3
0

∂ P0

∂φ
) + sinθ ∂

∂θ
(sinθH3

0

∂ P0

∂θ
) =

Λsin2θ
∂H0

∂φ
+ Ωsin2θ

∂H0

∂t
(2)

Λ = 6ηR2ω / psh2
0

Ω = (12ηR2 / Psh2
0){ (3)

式中, H0 为无量纲油膜厚度; P0 为无量纲油膜压力;
t 为时间;ω 为旋转轴角速度;η 为液体黏滞系数;R 为

轴承的半径; Ps 为供油压力; h0 为油膜初始间隙。
2. 2　 油膜厚度模型

　 　 当转子受到外部载荷的作用,会出现偏心现象,导
致半径间隙内油膜厚度发生变化,假设转子处于稳态,
如图 2 所示。 由图 2 可以看出,转子中心偏离轴承中

心的距离分别为 ex、ey 和 ez 。
将偏心距 ex、ey 和 ez 与平均油膜厚度 h0 的比值设

为偏心率,则偏心率的表达式为

εx =
ex
h0

εy =
ey
h0

εz =
ez
h0

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï

(4)
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图 2　 转子稳态平衡位置

Fig.2　 Rotor steacty-state balance position

式中, εx、εy 和 εz 分别为沿 x,y 及 z 方向的偏心率。
当处于平衡状态时,轴承油膜厚度的表达式为

H =

h0(1 + εxcosφsinθ + εysinφsinθ + εzcosθ)
(无油腔)
h0(1 + εxcosφsinθ + εysinφsinθ + εzcosθ) + hg

(有油腔)

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

(5)
　 　 对式(5)无量纲后可得

H0 =

1 + εxcosφsinθ + εysinθsinφ + εzcosθ
(无油腔)

1 + εxcosφsinθ + εysinθsinφ + εzcosθ +
Hg

h0

(有油腔)

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ï

(6)
式中, Hg 为油腔深度。
2. 3　 稳态油膜力计算

　 　 通过有限差分法对式(2)离散化求解,得到差分

表达式为

P i,j = (Ai,j P i +1,j + B i,j P i,j +1 + C i,j P i -1,j +

Di,j P i,j -1 + E i,j) / F i,j (7)
式中, Ai,j、B i,j、C i,j、Di,j、E i,j、F i,j 均为油膜压力方程

系数。
运用 Matlab 语言计算油膜压力分布,为提高计算

效率,采用松弛迭代法,松弛迭代法的表达式为

P(k+1)
i,j = fPk

i,j + (1 - f) P(k+1)
i,j (8)

式中, f 为松弛因子,取值范围为 0~2; k 为迭代系数。
2. 4　 流量守恒原理及油腔压力计算

　 　 由式(7)得到稳态油膜压力分布,但此油膜力是

由于转子偏心且在相对转速下形成的动压效应。 通常

情况下,规则的油腔可以通过理论计算得到油腔的液

阻,进而得到油腔压力,但对于液体动静压球轴承,在
实际情况下供油压力是不等于油腔压力的。 为求解油

腔压力以体现液体动静压球轴承的静压特点,引入流

量守恒原理为

Qout = Qin

Qout = Q2 + Q3 + Q4 - Q1
{ (9)

　 　 图 3 为油腔流量分布图。 由图 3 可知,油腔形状

为矩形块状,流出油腔的流量分别为 Q1、Q2、Q3、Q4,
根据四个油腔的位置分布,横纵坐标分别代表周向角

φ 和轴向角 θ。 图 3 中, a = (n - 1)π
2

,b = (n - 1)π
2

+

π
3
, n 取 1~4。

图 3　 流量分布图

Fig.3　 Flow distribution diagram

基于简化的纳维-斯托克斯方程,在球坐标系下将

球轴承流体动量方程分解得到流体运动方程,根据无

滑移的边界条件积分得到润滑油的速度分量为

vφ = 1
2ηRsinθ

P
φ

y(y - h) + rωsinθ(h
- y
h

)

vθ =
1

2ηR
P
θ

y(y - h)

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(10)

　 　 由式(10)可得在单位时间内流经封油边的单位

宽度截面的平均体积流量公式为

qθ = -
h3

12ηr
P
θ

qφ = 1
2
rωsinθ - h3

12ηrsinθ
P
φ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(11)

　 　 结合油腔分布情况可得单位时间内流动的体积在

任意轴向切面上的平均体积流量公式为

Qθ = ∫
(n-1)π

2 + π
3

(n-1)π
2

qθdφ = ∫
(n-1)π

2 + π
3

(n-1)π
2

- h3

12ηr
P
θ

dφ (12)

　 　 单位时间内流动通过任意一周向切面上的总体积

流量公式为

Qφ = ∫55°
23°
qφdθ = ∫55°

23°

1
2
rωhsinθ - h3

12ηrsinθ
P
φ( ) dθ

(13)
　 　 对式(12)和式(13)进行无量纲处理,得

Qθ = ∫
(n-1)π

2 +π
3

(n-1)π
2

- h3

12ηr
P
θ

dφ
psh3

0

12η
= - 1

R ∫
(n-1)π

2 +π
3

(n-1)π
2

H3
0

 P0

θ
dφ

(14)
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　 Qφ = ∫55°
23°

1
2
rωhsinθ - h3

12ηrsinθ
P
φ( ) dθ /

psh3
0

12η
=

∫55°
23°

Λ
R
H0sinθ -

H3
0

Rsinθ
 P0

φ( ) dθ (15)

　 　 通过液体动静压球轴承的润滑分析有限差分模

型,结合有限差分法对流量公式离散化和松弛迭代法

提高运算效率,得出油腔压力 PR。

3　 动态特性系数计算

3. 1　 扰动压力控制方程推导

　 　 为求解液体动静压球轴承的动态刚度及动态阻尼

系数,本文采用微扰法,建立扰动压力控制方程。 给予

图 2 所示稳态下的球轴承在 x、y 方向各施加一个位移

扰动 Δεx、Δεy ,当油膜受到扰动时,会引起油膜厚度

变化,通过数值计算扰动压力来解出轴承的动态刚度

及动态阻尼系数。
假设球轴承在某一工况下平稳运行,其稳态的油

膜压力为 P0 ,油膜厚度为 H0 ,施与微小扰动量,并忽

略高阶项后,扰动量由轴心偏离稳态平衡位置的瞬时位

移扰动量( Δx, Δy )和瞬时速度扰动量( Δ x·, Δ y· )组
成,采用“简正模”法分析,即

Δex = Δx
h0

=| Δex | eit

Δey = Δy
h0

=| Δey | eit

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

Δex· =
Δex
t

= iΔex

Δey· =
Δey
t

= iΔey

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

,
Δeẍ = - Δex
Δeÿ = - Δey{ (16)

　 　 无量纲油膜动态厚度 H 变化表达式为

H = H0 + ΔH = H0 + Δexcosφsinθ + Δeysinφsinθ(17)
　 　 油膜厚度的改变会导致油膜压力变化,瞬态下的

油膜压力 P 按 Taylor 展开可简化为

P = P0 + Δ P = P0 + PxΔex + PyΔey + Px·Δex· + Py·Δey·
(18)

式中, Δεx· = Δex / t,Δey· = Δey / t,Px、Py、Px·、Py·分别为

无量纲油膜压力对动态运动的导数。 其中, Px =

 P
Δex

,Py =
 P
Δey

,Px· =  P
Δex·

,Py· =  P
Δey·

。

将式(17)和式(18)代入动态雷诺方程(2)得到


φ

[(H0 + ΔH) 3 (P0 + Δ P)
φ

] +

　 　 sinθ 
θ

[sinθ(H0 + ΔH) 3 (P0 + Δ P)
θ

] =

　 　 Λsin2θ
(H0 + ΔH)

φ
+ Ωsin2θ

(H0 + ΔH)
t

(19)

　 　 考虑到 ΔH 是微小量,因此计算时高阶项由于数

值过小可以忽略,对一次项进行保留:
(H0 + ΔH) 3 = H3

0 + 3H2
0Δexcosφsinθ +

3H2
0Δeysinφsinθ (20)

　 　 将式(20)代入到式(19)中并将 Δ P 展开,转子处

于稳态平衡位置时,油膜受微小扰动,油膜压力的增量

由轴颈的瞬时位移扰动量所引起,与时间无关,因此可

以忽略油膜压力对时间 t 的偏导数项,则式(19)等号

左边展开为


φ

(H3
0

 P0

φ
) + sinθ 

θ
(sinθH3

0

 P0

θ
) + [ 

φ
(H3

0

 Px

φ
) + sinθ 

θ
(sinθH3

0

 Px

θ
)]Δex +

　 　 [ 
φ

(H3
0

 Py

φ
) + sinθ 

θ
(sinθH3

0

 Py

θ
)]Δey + [ 

φ
(H3

0

 Px·

φ
) + sinθ 

θ
(sinθH3

0

 Px·

θ
)]Δex· +

　 　 [ 
φ

(H3
0

 Py·

φ
) + sinθ 

θ
(sinθH3

0

 Py·

θ
)]Δey·

(21)

　 　 式(19)的等号右侧展开为

Λsin2θ
H0

φ
+ Δex·Ωsin3θcosφ + Δey·Ωsin3θsinφ - ΔexΛsin3θsinφ -

Δex

φ

(3H2
0cosφsinθ

 P0

φ
) - Δexsinθ


θ

(3H2
0cosφsin2θ

 P0

θ
) +

ΔeyΛsin3θcosφ - Δey

φ

(3H2
0sinφsinθ

 P0

φ
) - Δeysinθ


θ

(3H2
0sinφsin2θ

 P0

θ
) (22)

　 　 联立式(21)和式(22)得到方程组为
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φ

(H3
0

 P0

φ
) + sinθ 

θ
(H3

0sinθ
 P0

θ
) = Λsin2θ

H0

φ


φ

(H3
0

 Px

φ
) + sinθ 

θ
(H3

0sinθ
 Px

θ
) = - Λsin3θsinφ - 

φ
(3H2

0cosφsinθ
 P0

φ
) - sinθ 

θ
(3H2

0cosφsin2θ
 P0

θ
)


φ

(H3
0

 Py

φ
) + sinθ 

θ
(H3

0sinθ
 Py

θ
) = Λsin3θcosφ - 

φ
(3H2

0sinφsinθ
 P0

φ
) - sinθ 

θ
(3H2

0sinφsin2θ
 P0

θ
)


φ

(H3
0

 Px·

φ
) + sinθ 

θ
(H3

0sinθ
 Px·

θ
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(23)

　 　 式(23)的 5 个方程都具有类似的形式,将稳态油

膜力 P0 和油膜厚度 H0 作为已知量,采用有限差分方

法求解其中的稳态油膜压力分布对动态运动的偏导数

Px、Py、Px·、Py· 的分布情况。
3. 2　 扰动压力数值计算

　 　 采用有限差分法对式(23)求解,获得干扰压力分

布。 将式(23)中的每个方程转化成式(7)的差分形式:

(Pγ) i,j = (Ai,j(Pγ) i +1,j + B i,j(Pγ) i,j +1 + C i,j(Pγ) i -1,j +

Di,j(Pγ) i,j -1 + E i,j) / F i,j (24)

式中, γ = (x、y、z、x·、y·、z·),Ai,j、B i,j、C i,j、Di,j、E i,j、F i,j 均

为扰动压力控制方程系数。
其中计算应满足边界条件:①工作边界扰动压力

为零;②不考虑油膜破裂,流体处于连续流动状态。
同样,运用式(8)的松弛迭代法提高 Matlab 运算

效率。 当迭代到一定次数,迭代结果满足收敛精度时,
迭代立即终止,输出计算结果。 采取的收敛标准为

δ ≥ (∑
N

i = 1
| Pk

i - pk-1
i | ) ∑

N

i = 1
P i (25)

式中, δ 为收敛精度,取值为 10-5。 当迭代数值小于

10-5精度时,迭代即终止。 表 1 所示为研究液体动静

压球轴承的结构参数和润滑液体参数。

表 1　 轴承和润滑液体参数

Tab.1　 Bearing parameters and lubricating oil parameters

参数 Parameter 数值 Numerical value
轴承半径 Bearing radius R / m

轴承宽度 Bearing width L / (10- 3m)
0. 06
100

油膜间隙 Oil gap h0 / m
小孔直径 Orifice diameter d / (10- 3m)

3×10-5

4. 0
供油压力 Supply pressure Ps / (105Pa) 20

流量系数 Flow coefficient α 0. 6

液体动力黏度 Dynamic viscosity η / (10-5 Pa·s) 58

大气压强 atmospheric pressure Pa / MPa
润滑油密度 Oil density ρ / (kg / m3)

偏心率 Eccentricity ε

1. 013 25
870
0. 3

3. 3　 动态刚度系数和动态阻尼系数的求解

　 　 油膜的承载力可以通过对油膜压力场沿 x、y 两个

方向积分求出

Fx = ∫θ2
θ1
∫2π

0
pR2sin2θcosφdφdθ

Fy = ∫θ2
θ1
∫2π

0
pR2sin2θsinφdφdθ
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ï
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ï
ï

(26)

　 　 通过油膜的承载力对 x、y 方向的位移和速度分别

求导可得到油膜的动态刚度及动态阻尼系数。 因此,
无量纲的油膜刚度和阻尼计算公式为

Kxx Kxy
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　 　 通过 Matlab 编程计算油膜动态刚度及动态阻尼

系数,图 4 所示为计算流程图。
根据表 1 的轴承参数计算得到当偏心率 ε = 0. 3,

油膜间隙 h0 = 30 μm,供油压力为 Ps = 2 MPa,转速 n =
3 000 r / min 时的液体球轴承稳定状态下的油膜压力

分布情况,如图 5 所示。
液体动静压球轴承结合了静压与动压的特点。 图

5 中,当处于较低转速时,主要依托静压提供压力,动
压效果略不明显,油膜压力随着油膜厚度变化而变化,
油膜厚度越小,楔形效应越大,动压效果越明显,压力
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图 4　 计算流程图

Fig.4　 Calculation flow chart

图 5　 稳态油膜压力分布

Fig.5　 Pressure distribution of steady state oil film

越大。 压力分布总体呈现波浪状,根据式(7)的计算

结果,油膜压力随着厚度的增大而减小并由油膜入口

沿着周向和轴向逐渐减小至 0。

4　 球轴承动态特性系数仿真分析

　 　 图 6 所示为转速和供油压力对于球轴承在 x、y 方

向承载力的变化曲线。
由式(27)、式(28)可知,刚度和阻尼是通过油膜

承载力对 x、y 方向的位移和速度分别求导得到,承载

力随转速的变化会直接影响刚度与阻尼的结果。 由图

6(a)可以看出,x 方向油膜的承载力伴随转速增加呈

现略微增大的情况,y 方向的承载力呈略减小趋势。
这是因为随着转速的增加,球轴承的动压效应随之增

强。 由于球轴承的承载能力主要依靠静压效应,所以

转速对轴承承载力的影响并不明显。
根据表 1 中的参数,液体动静压球轴承的动态特

性随转速变化的结果如图 7 所示。

图 6　 承载力随参数变化情况

Fig.6　 Change of capacity with parameters



　 第 45 卷第 4 期 陈雨飞等: 基于小孔节流的液体动静压球轴承动态特性分析 945　　 　

图 7　 直接刚度、阻尼与转速的关系

Fig.7　 Relationships among direct stiffness and damping and speed

　 　 由图 7(a)可以看出,在恒定偏心率(εx = 0. 3、εy =
0. 3)情况下,刚度系数 Kxx 随转速增加而略有减小,
Kyy 随着转速的增加略有增加。 由图 7(b)可以看出阻

尼系数 Cxx、Cyy 随着转速的增加而迅速减小。 而交叉

刚度和交叉阻尼与直接刚度和阻尼有着相同的趋势,

此部分就没有详细讨论。
轴承的平均油膜间隙和供油压力对轴承的动态特

性有着较明显的影响。 在恒定转速 n = 3 000 r / min
下,图 8 探讨了油膜间隙和供油压力对轴承动态特性

的影响。

图 8　 不同平均油膜间隙下刚度、阻尼与供油压力的关系

Fig.8　 Relationship among stiffness, damping and eccentricity with different average oil gaps oil supply pressure

　 　 由图 8(b)可以看出,供油压力的增大使得轴承承

载力随之提高,且在数值上的增加较为明显,这是因为

随着供油压力的增加,球轴承的静压效应增强,润滑油

的动力黏度增加,承载力随之增大,直接导致刚度与阻

尼也随之上升。
由图 8(a)、图 8(c)可看出,每个参数对动态刚度
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都有不同的影响。 直接刚度系数 Kxx、Kyy 随着供油压

力的增加和平均油膜间隙的减小而近似线性增大,且
随着供油压力的增大,油膜间隙的变化对刚度 Kxx、Kyy

影响增强。 由图 8(b)、图 8(d)可看出,直接阻尼 Cxx

随着供油压力的增加和油膜间隙的减小而近似线性增

加, Cyy 变化趋势不明显,二者在数值上都接近于零。
当平均间隙 h0 = 20 μm 时,油膜的刚度和阻尼都会有

明显的变化。 由图 8(e)、图 8( f)可以看出,交叉刚度

系数 Kxy、Kyx 随着供油压力的增加和平均油膜间隙的

减小而近似线性增大,且随着供油压力的增大,油膜间

隙的变化对刚度 Kxy、Kyx 影响增强。 轴承的阻尼系数

仅仅由液压油的动力黏度产生,因此阻尼系数是非常

小的,交叉阻尼系数更小到趋向于 0,可忽略不计。

5　 算例对比验证

　 　 熊万里等[10]提出了液体动静压轴承的刚度阻尼

计算方法,同样考虑动静压效应,其计算结果与本文

算例相比较,二者的趋势接近相同。 胡灿[11] 研究了

基于小孔节流的液体动静压混合轴承动力特性,经
过计算,得出了随着供油压力增加,液体动静压轴承

的直接刚度与交叉刚度随之增大的结果,与本文趋

势相符合,其论文内容也讨论了间隙对于轴承动态

特性的影响,结果表明,随着间隙的增加,动态特性

系数随之增大。

6　 结论

　 　 本文在建立液体动静压球轴承润滑理论数学模型

的基础上,结合小孔节流器流量公式,引入流量守恒原

理求得了实际油腔压力,采用微扰法,通过动态雷诺方

程推导出了扰动压力控制方程,将有限差分法和松弛

迭代法相结合,计算出了动态刚度与动态阻尼系数,计
算结果表明,平均油膜间隙、转速以及供油压力直接影

响液体动静压球轴承的动态刚度与阻尼系数。
1)计算结果表明,随着转速提高,刚度系数 Kxx 略

有减小, Kyy 略有增大,阻尼系数 Cxx 、 Cyy 都迅速减小。
随着平均油膜间隙的减小,动态刚度 Kxx、Kyy、Kxy、Kyx

随供油压力的增加而近似线性增加;随着平均油膜间

隙的减小,动态阻尼 Cxx、Cyy 随供油压力的增加而略有

增加。
2)计算结果还表明,当平均油膜间隙较小时,油

膜的动态刚度和动态阻尼都能达到较高的性能。 本文

中,当油膜间隙 h0 = 20 μm 时,刚度和阻尼系数达到

最大。
3)轴承的动态特性对转子稳定性的作用取决于

动态刚度和阻尼的综合作用。 提高转速和供油压力虽

然对部分刚度有明显的增加,而较大的供油压力和转

速,易导致轴承产生碰、摩现象,较好的阻尼可以消耗

系统涡动能量,有效地提高转子的稳定性。 因此,在轴

承设计的过程中,应该合理选择设计参数,提高轴承综

合性能。
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