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一滑动轴承动力特性的数值计算方法
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摘要:将计算流体动力学与简谐激励法应用于滑动轴承动力特性系数的求解,通过采用全新的变流域动网格技术提

出一种基于瞬态流场计算的滑动轴承动特性的计算方法。 利用所提出的方法计算典型滑动轴承的刚度、阻尼系数,
并与已有的经典计算结果进行比较。 结果表明:两种方法的计算结果基本吻合,提出的新方法不仅考虑了计算初值

的影响,而且计入了实际存在的油膜破裂现象,满足精度要求,有效可行。
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Abstract: The computational fluid dynamics (CFD) and harmonic excitation method were applied to the numerical calcula鄄
tion of dynamic characteristics of journal bearing. By employing a new mesh movement approach based on structured grid, a
new approach for calculating the dynamic characteristics of journal bearing was proposed based on the transient flow calcula鄄
tion. The stiffness and damping coefficients of a typical bearing were calculated by applying the new approach. The results
obtained from the method were compared with previous classic computation results. The results show that the computation re鄄
sults of two methods are consistent. The effects of the computational initial value and the oil film fracture phenomenon are
considered in this method, which is suitable for most of the journal bearing structures. The numerical method has good accu鄄
racy, and the method is valid.
Key words: journal bearing; computational fluid dynamic (CFD); dynamic coefficient; dynamic mesh; numerical calcula鄄
tion

摇 摇 滑动轴承广泛地应用于大型、高速旋转机械,其
油膜力既是转子-轴承系统阻尼的主要来源,也是

导致机组稳定性下降的重要原因,滑动轴承动态特

性对转子振动有重要影响。 能精确描述滑动轴承动

力性能的数学模型是非线性的,在非线性模型还不

完善的前提下,在线性假定的基础上采用 4 个刚度

系数和 4 个阻尼系数表示小扰动下油膜的动态特性

比较准确,可以满足通常的工程实际需要。 为此国

内外学者从理论和实验两方面做了大量工作[1鄄5]。
通过计算流体力学方法(CFD)直接求解 N鄄S 方程来
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分析滑动轴承的 3D 润滑流场,该方法便于求解复

杂区域上的问题,对于事先未知的自由边界或求解

区域内部不同介质的交界面比较容易处理,因此基

于 CFD 技术的 3D 流场计算方法广泛地应用于滑动

轴承性能的研究[6鄄9]。 考虑到现有动网格方法在计

算滑动轴承瞬态流场时网格会出现较大的畸变,笔
者利用 CFD鄄FLUENT 软件对液体动压滑动轴承进

行建模,采用全新的变流域动网格技术对滑动轴承

内瞬态流场进行计算分析,提出一种滑动轴承动特

性系数的计算方法,并将计算结果和已有的数值计

算结果进行对比,验证提出方法的有效性和可行性。

1摇 滑动轴承 CFD 计算模型

实际工作时滑动轴承在轴承开扩区有油和气混

合存在,因此为了更准确地描述滑动轴承动力特性,
本文建立的 CFD 计算模型可以考虑两相流对滑动

轴承性能的影响。
1郾 1摇 控制方程

滑动轴承中润滑流场可以用质量、动量守恒方

程和空穴边界方程来描述。
在边界运动的任意控制体 V 内积分形式的非

定常不可压黏性流的连续性方程和动量方程的通式

为

d
dt乙V籽m渍dV + 乙

鄣V
籽m渍(vm - vs)·dA = 乙

鄣V
祝塄·渍·dA

+ 乙
V
S渍dV. (1)

式中,籽m 为气液两相的混合密度,kg / m3;渍 为通量;
dV为控制体 V的边界;vm 为气液两相的速度矢量;vs

为动网格的网格变形速度矢量;祝为扩散系数;S渍 为

通量 渍 的源项。
为了充分地考虑实际运行中滑动轴承内润滑油

的分离和重新合并的情况, 本文中选用的空穴模

型[10] 是基于质量守恒边界条件的,
鄣
鄣t(籽m f) + 塄·(籽mvv f) = 塄·(酌塄f) + Re - Rc .

(2)
式中,vv 为气相速度矢量;f 为气相质量分数;酌 为有

效交换系数;Re 和 Rc 分别为空穴的生成和凝聚率。
1郾 2摇 建模及网格划分

以圆柱滑动轴承为研究对象,图 1 给出了滑动

轴承的 3D 网格结构。 轴承水平中分面两侧各有 1
个进油槽,润滑油由两侧进油口进入轴承间隙内,由
轴向两端流出。 参照文献[11],轴承直径 D = 50
mm,轴承宽度 B = 25 mm,轴颈半径间隙 c = 0郾 05

mm,油槽包角 琢 = 30毅,油槽轴向长度 b = 3郾 75 mm,
轴颈偏心率 着=0郾 5,转速 赘 = 1 000 rad / s,润滑油的

动力黏度为 滋 = 1郾 25伊10-2 N·s / m2,气态润滑油参

数取空气参数,进油压力 p= 103 kPa,流体流动状态

为层流。
利用前处理软件 Gambit 对滑动轴承进行网格

划分,由于滑动轴承润滑流场在空间 3 个方向的尺

寸大小相差较大,须采用结构化网格来提高数值计

算精度和节省计算时间。 对不同网格密度下 CFD
计算模型的计算结果进行比较分析后发现,油膜间

隙处不同的网格数导致计算结果差别较大;而周向

和轴向网格密度对计算结果影响不大,因此这两个

方向的网格尺寸主要从长宽比角度考虑(最佳长宽

比为 1 颐 1)。 选用轴承间隙径向 5 层网格,轴向和

周向网格密度为 0郾 2。

图 1摇 滑动轴承网格模型

Fig. 1摇 Grid structure of journal bearing model

1郾 3摇 FLUENT 计算参数设置

对于滑动轴承的润滑流场,选择 3D 耦合求解

器,隐式格式求解;流场计算的边界条件要用到进

口、出口和壁面 3 种边界条件。 滑动轴承的进口为

压力边界条件,给定进口总压力;滑动轴承的出口同

样为压力边界条件,压力根据实际情况设定为环境

大气压;轴瓦表面为固定无滑移边界,近壁面应用标

准壁面函数,轴颈表面绕偏心位置旋转。
采用有限体积法离散控制方程、连续方程,动量

方程采用一阶迎风格式,压力差值格式采用 PRES鄄
TO 格式,压力速度耦合采用 SIMPLEC 算法。 计算

时所有方程的残差都小于 1伊10-4,并在计算过程中

对进、出口流体质量流量进行监控,数值基本相等时

计算收敛。

2摇 滑动轴承动力特性的计算

2郾 1摇 动网格方法

由于轴承径向间隙与其他方向的结构尺寸相差

比较大,利用 FLUENT 软件自带的动网格方法进行

网格更新将产生较大的网格畸变,影响瞬态计算的

准确性,因此在进行伴随轴颈移动的网格更新时采
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用自行开发的变流域动网格技术。 首先将轴承间隙

流场用结构化网格进行划分,当轴颈移动时,轴承间

隙流场最内圈上的所有节点都随轴颈一起移动,最
外圈和油槽上的节点保持不动,中间的节点按照结

构化网格划分原理进行移动,因此可以通过编程计

算出每个节点坐标的变化值,然后通过 FLUENT 的

UDF 接口将各个节点移至新的位置。 图 2 给出了

轴颈移动到一定位置后轴承网格变化情况(图中油

膜间隙被大大地夸大)。 从图 2 可以看出,通过该

方法移动后的网格即使在很大的轴颈偏心下依然能

保证良好的光滑性和规整性,而且基本不会出现负

体积。
轴颈中心的位置随着轴颈的移动不断变化,因

此轴颈表面的旋转速度不能按常规的绕固定点旋转

的方法设定,本文中通过 FLUENT-UDF 程序捕捉到

每一步的轴颈中心,然后将旋转速度分解为 x、y 两

个方向的速度施加到轴颈表面。

图 2摇 轴颈移动后网格节点截面图

Fig. 2摇 Front view of grids in moved journal bearing

2郾 2摇 刚度阻尼系数计算方法

轴颈在静平衡位置受到外载荷作用时,对轴颈

油膜产生位移和速度扰动,油膜力将发生变化,力的

变化和扰动之间的关系一般是非线性的,为简化分

析,当扰动较小时,常将这种关系线性化,如图 3 所

示。 油膜力可近似由下列线性关系表达:
Fx =Fx0+kxxx+kxyy+cxx 觶x+cxy 觶y,
Fy =Fy0+kyxx+kyyy+cyx 觶x+cyy

{ 觶y.
其中

kij =
鄣F i

鄣x
æ

è
ç

ö

ø
÷

j 0
, cij =

鄣F i

鄣 觶x
æ

è
ç

ö

ø
÷

j 0
,( i,j)= (x,y) . (3)

式中,Fx、Fy 为油膜力在 x、y 方向的分量;Fx0、Fy0为

静态平衡位置时,油膜力在 x、y 方向的分量;kij、cij
分别为轴颈中心在静平衡位置(x0,y0)时油膜的刚

度(N / m)和阻尼系数,N·s / m。
由式(3)可以得到油膜力的增量,即动态油膜

力,写成矩阵的形式为

驻Fx

驻F{ }
y

=
Fx-Fx0

Fy-Fy
{ }

0
=[K]{ }xy +[C]

觶x{ }觶y ,

其中

[K] =
kxx kxy

kyx k
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

yy
,[C] =

cxx cxy
cyx c

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

yy
. (4)

式中,[K]为刚度系数矩阵;[C]为阻尼系数矩阵。

图 3摇 动力特性系数示意图

Fig. 3摇 Schematic diagram of dynamic coefficients

动力特性系数决定了小扰动下转子-轴承系统

的动特性。 提出了一种基于 CFD 动网格技术的动

特性系数计算新方法,首先利用轴颈在 x、y 两个方

向的平移求出刚度系数,然后在此基础上利用简谐

激振原理计算求得阻尼系数。
图 4 给出了利用新方法求解刚度和阻尼系数的

图 4摇 动力特性系数求解流程图

Fig. 4摇 Schematic diagram of solution
of dynamic coefficients

过程。 首先利用位移增量原理求出滑动轴承的刚度

系数,使轴颈从平衡位置水平位移 驻x(这时 驻y =
0),计算时须在轴颈上加力 驻Fx 和 驻Fy。 这时可根
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据定义求得刚度系数 kxx = 驻Fx / 驻x, kyx = 驻Fy / 驻x。
同理通过使轴颈从平衡位置竖直位移 驻y(这时 驻x
=0),可得到 kxy =驻Fx / 驻y,kyy =驻Fy / 驻y。

同样以滑动轴承的静平衡位置为基准,分别在

x、y 方向施加频率为 棕,相位差 90毅的已知简谐位

移:
x=Asin(棕t),
y=Bcos(棕t){ .

(5)

通过自编 FLUENT鄄UDF 程序积分求解得到这

时作用在轴颈上的油膜力:
Fx =asin(棕t+兹x),
Fy = bcos(棕t+兹y)

{ .
(6)

假定转子的质量忽略不计,则将式(5)、(6)代
入牛顿第二定律可以很容易得到阻尼系数:

cxx =
asin 兹x-kxyB

A棕 ,

cxy =
acos 兹x-kxxA

-B棕 ,

cyy =
-bsin 兹y-kyxA

-B棕 ,

cyx =
bcos 兹y-kyyB

A棕

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï .

(7)

除了利用轴颈平移先求得刚度系数外,还可以

对轴颈分别施加两次线性独立的简谐位移激励,从
而直接求解出所需的 4 个刚度系数和阻尼系数。

3摇 数值计算结果

3郾 1摇 计算初值的影响

鉴于 CFD 求解方法能更好地考虑轴承内部 3D
瞬态流场的影响和表征流体流动形态,目前利用

CFD 技术求解滑动轴承动特性的方法主要有两种:
一是利用相对坐标系的方法将瞬态流场近似为稳态

流场求解,该方法仅局限于涡动轨迹为圆的圆柱轴

承,若涡动轨迹或轴承结构稍作变化则无法使用;第
二种较常用的方法是利用小扰动法直接瞬态求解,
但该方法没有考虑计算初始值的影响,结果的准确

性有待商榷。
非稳态计算属于微分方程的初值计算问题,不

同的初值在计算初期得到的计算结果并不一样。 图

5 给出了轴颈做指定的直线运动时油膜力的变化情

况。 从图 5 可以看出,数值计算初期,结果振荡比较

大,随着计算的进行,数值结果逐渐趋于稳定。 因

此,传统的不考虑初值影响而只根据轴颈移动时的

计算初始值求解得到的动特性系数是不准确的。

图 5摇 位移扰动下油膜力的变化过程

Fig. 5摇 Oil film versus displacement step under displacement perturbation

3郾 2摇 计算结果

为了验证上述计算滑动轴承动力特性系数方法

的适用性和准确性,对文献[11]中提供的典型滑动

轴承模型进行计算,并与该文献提供的计算结果进

行对比。 其中 VT鄄FAST,DyRoBes鄄BePerf 和 VT鄄EX鄄
PRESS 都是目前应用比较广泛的基于经典 Reynolds
方程求解的转子动力学计算软件。
3郾 2郾 1摇 刚度系数

为了保证刚度系数求解的准确性,轴颈的平移

距离要足够小,分别取位移步长(0郾 1、0郾 2 滋m)使轴

颈从静平衡位置沿 x 正方向和 y 负方向移动,得到

的油膜力和拟合曲线如图 6 所示。 从图 6 可知,随
着轴颈在 x 和 y 方向的移动,所需施加在轴颈上的

力与位移呈明显的线性比例关系,该比值即为刚度

系数(N / m):
kxx =43郾 4伊106, kxy =22郾 4伊106;

kyx = -83郾 3伊106, kxx =49郾 2伊106{ .
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图 6摇 刚度系数的拟合求解

Fig. 6摇 Fitting of stiffness coefficients

3郾 2郾 2摇 阻尼系数

不同于刚度系数的求解,阻尼系数是与轴颈扰

动速度有关的量,因此本文中利用简谐激励原理进

行求解。 首先令轴颈以下列形式绕静平衡位置做圆

轨迹涡动:
x=sin(1 000 t)+20郾 174,
y=cos(1 000 t)+14郾 765{ .

(8)

涡动轨迹如图 7 所示。

图 7摇 轴颈圆形涡动轨迹

Fig. 7摇 Circle whirling orbit of journal

然后根据计算值拟合转子表面的油膜力,可得

拟合公式为

Fx = -132郾 299 14sin(1 000t+0郾 694)+16郾 821 9,
Fy = -235郾 224 26cos(1 000t+20郾 459 09)+
1 264郾 437 67

ì

î

í

ï
ï

ïï .
(9)

将上述拟合值代入式(7)即可得到 4 个阻尼系

数为

cxx =
asin 兹x-kxyB

A棕 =132郾 3sin(0郾 694)-22郾 4
0郾 001 =

6郾 22伊104,

cxy =
acos 兹x-kxxA

-B棕 =132郾 3cos(0郾 694)-43郾 46
-0郾 001 =

-5郾 82伊104,

cyy =
-bsin 兹y-kyxA

-B棕 =-235郾 224sin(20郾 46)+83郾 3
-0郾 001 =

15郾 17伊104,

cyx =
bcos 兹y-kyyB

A棕 =235郾 224cos(20郾 46)-49郾 2
0郾 001 =

-5郾 85伊104

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï .

(10)
油膜力及其拟合值如图 8 所示。 为了消除初始

值的影响,通常需要将初期的计算结果舍弃。
3郾 2郾 3摇 结果对比

表 1、2 中的第 4 组数据分别为根据图 6、8 拟合

计算出的刚度系数和阻尼系数。 从表中可以看出,
针对简单滑动轴承结构,本文计算的刚度和阻尼值

与传统计算方法得到的值基本一致,虽然交叉系数

的符号不一样,但经对比发现,符号与文献[12]中

的经典数据完全一致,因此本文提出的基于 CFD 技
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术的滑动轴承动特性系数求解方法是可行的,且求

解精度满足要求。 该方法的优点是针对多油楔、带
沟槽等复杂结构滑动轴承的动特性系数求解不需要

重新推导复杂公式,并且可以很容易地考虑油膜本

身质量的影响,尤其针对高速轻型转子轴承系统,惯
性项的影响是至关重要的。

图 8摇 x、y 方向的油膜力变化及其拟合值

Fig. 8摇 Oil film force in x-axis and y-axis direction during circle whirling

表 1摇 圆柱滑动轴承刚度系数

Table 1摇 Stiffness coefficients of journal bearing

方法

Kxx /
(MN·
m-1)

Kxy /
(MN·
m-1)

Kyx /
(MN·
m-1)

Kyy /
(MN·
m-1)

VT鄄FAST 40郾 0 -19郾 4 87郾 2 59郾 1
DyRoBeS鄄BePerf 38郾 0 -15郾 2 84郾 8 65郾 2
VT鄄EXPRESS 33郾 9 -13郾 1 85郾 3 65郾 0
CFD鄄FLUENT 43郾 4 22郾 4 -83郾 3 49郾 2

表 2摇 圆柱滑动轴承阻尼系数

Table 2摇 Damping coefficients of column journal bearing

方法

Cxx /
(10 kN·
s·m-1)

Cxy /
(10 kN·
s·m-1)

Cyx /
(10 kN·
s·m-1)

Cyy /
(10 kN·
s·m-1)

VT鄄FAST 5郾 75 4郾 93 5郾 41 16郾 7
DyRoBeS鄄BePerf 4郾 86 4郾 29 4郾 29 16郾 1
VT鄄EXPRESS 4郾 38 3郾 87 4郾 50 15郾 9
CFD鄄FLUENT 6郾 22 -5郾 82 -5郾 85 15郾 17

4摇 结摇 论

(1)提出的新的变流域动网格方法理论上适合

大部分结构的滑动轴承,实时地反映轴承润滑流场

的动态变化。
(2)新方法的计算结果与已有的经典数据基本

吻合,验证了该计算方法的可行性和有效性。
(3)CFD 瞬态计算位移扰动下的润滑流场时,

计算初值扰动比较大,会影响瞬态计算结果的准确

性。
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