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有限长椭圆瓦轴承油膜力近似解析模型

王永亮，刘占生，钱大帅，何　鹏
（哈尔滨工业大学 能源科学与工程学院，哈尔滨１５０００１）

摘　　　要：基于动态油膜边界条件，利用分离变量法求解Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程，获得了有限长圆瓦滑动轴承油膜

压力分布表达式，推导了圆瓦轴承油膜力近似解析模型．在此基础上，根据椭圆瓦轴承油膜边界条件，建立了

有限长椭圆瓦轴承油膜力近似解析模型．与有限差分法模型、长轴承模型、短轴承模型对比的结果显示，有限

长椭圆瓦轴承油膜力模型能够适应任意长径比，且具有较高计算精度．基于给出的模型，利用Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ法

分析了刚性转子－椭圆瓦轴承系统的动力学特性，仿真结果表明，该模型能够较好描述椭圆瓦轴承油膜动力

特性．
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　　椭圆瓦轴承具有较好稳定性、加工制造较方
便、温升低、功耗小等优点，因而被广泛应用于一
些高速旋转机械中，如汽轮机、电机等［１］．椭圆瓦
滑动轴承油膜特性直接影响到整个高速旋转机械

转子系统的动力学特性，能够准确描述椭圆瓦轴
承油膜力特性的动力学模型是转子－椭圆瓦轴承
非线性动力学特性分析的基础和关键［２］．
目前椭圆瓦径向滑动轴承非线性油膜力求解
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方法主要有以下几类［３］：
第一类　直接求解法．采用数值算法直接求

解Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程，获得椭圆瓦轴承油膜压力分
布，再数值积分获得油膜力［４－５］．这种方法计算精
度高，但计算效率较低．
第二类　非线性油膜力公式．２００９年，曹登

庆和王晋麟等［６］参考Ｃａｐｏｎｅ圆瓦油膜力模型［７］

的建模过程，分析了椭圆瓦轴承的油膜压力边界
条件，推导了短椭圆瓦轴承油膜力的解析模型．当
轴承长径比较小时，该模型可以用来快速分析转
子－轴承系统的动力学特性，但较大长径比时该模
型不能较好描述椭圆瓦轴承特性．
第三类　数据库法［８－１０］．这种方法计算效率

高，但精度比数值算法低，且建库过程较为复杂，
通用性不强．
第四类　基于变分原理的变分法模型［１１－１２］，

该法利用变分原理和自由边值理论，通过迭代获
得油膜边界，进而得到相应油膜力．该模型有较高
的精度，但计算过程中涉及到变分迭代，计算效率
较第二类方法低．
因此仍有必要建立一种高效高精度的椭圆瓦

轴承油膜力模型．为此，本文在利用分离变量法，
推导有限长圆瓦滑动轴承油膜压力分布解析表达

式，建立圆瓦油膜力解析模型的基础上，分析椭圆
瓦轴承油膜边界，并利用圆瓦轴承模型结果，推导
椭圆瓦轴承油膜力表达式．分析椭圆瓦轴承油膜
压力分布规律，对比不同油膜力模型的差别．并通
过对刚性转子－椭圆瓦轴承系统动力学特性进行
分析，从而验证本文模型的正确性和可靠性．

１　圆柱瓦轴承油膜力近似解析模型

椭圆瓦轴承是由圆心不在轴承中心的上下两

块半圆瓦组成的，椭圆瓦轴承油膜力分析思路为
先分别计算上、下瓦块油膜力，然后通过向量叠加
获得整个椭圆瓦轴承油膜力［６，１３］，为此，本文首先
分析圆瓦轴承油膜力特性．

１．１　圆瓦径向轴承油膜压力控制方程

图１为半径为Ｒ的圆瓦轴承结构图．Ｏ为轴
承中心；Ｏｊ为轴颈中心；轴颈在轴承中以转速Ω
作自转运动，Ｅ为轴颈在轴承中偏心距；φ为偏位
角；过轴承中心Ｏ建立如图所示的ｘＯｙ坐标系，
这样轴颈在轴承中的位移和速度就表示为ｘ，ｙ
和ｘ，ｙ；θ为周向坐标，起始为ｙ轴正向，方向为
逆时针向；ｈ为θ角处油膜厚度；ｈｍａｘ和ｈｍｉｎ分别为
最大油膜厚度和最小油膜厚度．

图１　圆瓦轴承油膜结构示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｋｅｔｃｈ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｐｌａｉｎ　ｊｏｕｒｎａｌ　ｂｅａｒｉｎｇ

根据滑动轴承流体润滑理论，圆瓦径向轴承
油膜压力ｐ控制方程Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程为

１
Ｒ２

θ

ｈ３
１２μ

ｐ
（ ）θ ＋ｚ ｈ３

１２μ
ｐ
（ ）ｚ ＝

ｙ
２Ω＋ｘ（ ）· ｓｉｎθ＋ ｘ

２Ω－ｙ（ ）· ｃｏｓθ （１）

式中μ为润滑油黏度；ｚ为轴承轴向坐标．
对式（１）进行无量纲化，设如下无量纲参数：

Ｐ＝ ｐ
６μΩ（Ｒ／Ｃ）

２；λ＝
Ｌ
Ｄ
；ζ＝

ｚ
Ｒ

Ｘ＝ ｘＣ
；Ｙ ＝ｙＣ

；Ｘ
·

＝ ｘ·

ＣΩ
；Ｙ
·

＝ ｙ
·

ＣΩ

Ｈ ＝ ｈＣ ＝１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ
；τ＝ｔΩ

（２）
式中Ｐ为无量纲油膜压力；Ｃ为轴承半径间隙；Ｄ
为轴承内径；Ｌ为轴承长度；λ为轴承长径比；ζ为

无量纲轴承长径比；Ｘ，Ｙ 为无量纲扰动位移，Ｘ
·
，

Ｙ
·
，为无量纲扰动速度；Ｈ 为无量纲油膜厚度；τ
为无量纲时间；ｔ为时间．
将式（２）带入Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程（１），获得无量纲

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程式


θ
Ｈ３Ｐ
（ ）θ ＋ζ

Ｈ３Ｐ
（ ）ζ ＝

（Ｙ＋２　Ｘ
·
）ｓｉｎθ＋（Ｘ－２Ｙ

·
）ｃｏｓθ＝ｆ（θ）

（３）

　　对应无量纲边界条件为

Ｐ（θ１，ζ）＝Ｐ（θ２，ζ）＝０
Ｐ（θ，－λ）＝Ｐ（θ，λ）＝｛ ０

（４）

　　θ１ 和θ２ 分别为油膜进口和出口周向边界．陈
龙、郑铁生教授在文献［１１］中证明了当式（３）中右
端项ｆ＜０时，无量纲油膜压力Ｐ＞０，本文将ｆ＝
０定义为油膜边界条件，即当ｆ＝０时，Ｐ＝０，在

６６２
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ｆ＞０的区域，强制令Ｐ＝０．根据以上理论令ｆ＝
０可得动态π油膜边界条件

θ１ ＝ａｒｃｔａｎ２Ｙ
·

－Ｘ
Ｙ＋２　Ｘ

· －π２ｓｉｇｎ
２Ｙ
·

－Ｘ
Ｙ＋２Ｘ（ ）· ＋

π
２ｓｉｇｎ

（２Ｙ
·

－Ｘ）＋π （５）

θ２ ＝θ１＋π （６）

１．２　圆柱瓦轴承油膜压力近似解析解

利用分离变量法对无量纲Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程（３）
进行求解，以获得压力近似解析解．
假设方程（３）的解得形式为

Ｐ（θ，ζ）＝Ａ（θ）·Ｂ（ζ） （７）
其中Ａ 和Ｂ 分别为单个变量θ和ζ的二次可微
函数，将式（７）带入式（３）可得

Ｂ
θ
Ｈ３Ａ
（ ）θ ＋Ａζ

Ｈ３Ｂ
（ ）ζ ＝ｆ（θ）

（８）

　　对应边界条件式（４）转换为

Ａ（θ１）＝Ａ（θ２）＝Ｂ（－λ）＝Ｂ（λ）＝０
（９）

　　式（８）两边同乘ｓｉｎ（θ－θ１）／Ｈ３ 后，周向沿

θ１→θ２积分可得

Ｂ̈－ａ２　Ｂ＝ｂ （１０）
其中

ａ２ ＝ｄ１／ｄ３；ｂ＝ｄ２／ｄ３

ｄ１ ＝∫
θ２

θ１ ｓｉｎ（θ－θ１）

θ
Ｈ３Ａ
（ ）θ

－Ｈ

熿

燀

燄

燅
３

ｄθ

ｄ２ ＝∫
θ２

θ１

ｓｉｎ（θ－θ１）ｆ（θ）
Ｈ［ ］３ ｄθ

ｄ３ ＝∫
θ２

θ１

［Ａｓｉｎ（θ－θ１）］ｄθ

　　结合边界条件Ｂ（λ）＝Ｂ（－λ）＝０求解式
（１０）即可获得轴向压力分布Ｂ（ζ）表达式

Ｂ（ζ）＝
ｂ（ｅａζ＋ｅ－ａζ－ｅａλ－ｅ－ａλ）

ａ２（ｅａλ＋ｅ－ａλ）
（１１）

　　将式（１１）带入式（８）中，整理后得

ｂ（ｅａζ＋ｅ－ａζ）
ａ２（ｅａλ＋ｅ－ａλ）


θ
Ｈ３Ａ
（ ）θ ＋ａ２　ＡＨ［ ］３ ＝

ｆ（θ）＋ｂａ２

θ
Ｈ３Ａ
（ ）θ （１２）

　　由于Ａ和Ｂ 不相关，θ与ζ亦不相关，因此由
式（１２）可推导出下式

ｆ（θ）＋ｂａ２

θ
Ｈ３Ａ
（ ）θ ＝０ （１３）

　　式（１３）对θ两次积分后，并带入边界条件式
（９）即可获得Ａ（θ）表达式为

Ａ（θ）＝ａ
２

ｂ
［（Ｙ＋２　Ｘ

·
）Ｉ１（θ）＋

Ｃ１Ｉ３（θ）－（Ｘ－２Ｙ
·
）Ｉ２（θ）＋Ｃ２］ （１４）

其中

Ｃ１ ＝－（Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ１
Ｉ（ ）３ ＋（Ｘ－２Ｙ

·
）Ｉ２
Ｉ（ ）３

Ｃ２ ＝ （Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ１（θ２）Ｉ３（θ１）－Ｉ１（θ１）Ｉ３（θ２）

Ｉ［ ］３
－

（Ｘ－２Ｙ
·
）Ｉ２（θ２）Ｉ３（θ１）－Ｉ２（θ１）Ｉ３（θ２）

Ｉ［ ］３

Ｉ１（θ）＝∫ｃｏｓθＨ３ｄθ；Ｉ２（θ）＝∫ｓｉｎθＨ３ｄθ；

Ｉ３（θ）＝∫１
Ｈ３ｄθ

；Ｉｉ＝Ｉｉ（θ１）－Ｉｉ（θ２）

ｉ＝１，２，３

　　将式（１３）和式（１４）代入式（１０）中ｄ１ 和ｄ３ 的
表达式，整理后可得ｄ１ 和ｄ３ 具体表达式

ｄ１ ＝ｃｏｓθ１［（Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ５＋（Ｘ－２Ｙ

·
）Ｉ６］－

ｓｉｎθ１［（Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ６＋（Ｘ－２Ｙ

·
）Ｉ４］

ｄ３ ＝ｃｏｓθ１ （Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ４－Ｉ１Ｉ３

Ｉ（ ）１［ －

（Ｘ－２Ｙ
·
）Ｉ６－Ｉ２Ｉ３

Ｉ（ ）］１ ＋

ｓｉｎθ１ （Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ６－Ｉ１Ｉ３

Ｉ（ ）２［ －

（Ｘ－２Ｙ
·
）Ｉ５－Ｉ２Ｉ３

Ｉ（ ）］２

　　并将式（１１）和（１４）代入式（７）即可获得圆瓦
轴承无量纲油膜压力分布表达式

Ｐ（θ，ζ）＝
（ｅａζ＋ｅ－ａζ－ｅａλ－ｅ－ａλ）

ｅａλ＋ｅ－ａλ
·

［Ｃ１Ｉ３（θ）＋（Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ１（θ）－

（Ｘ－２Ｙ
·
）Ｉ２（θ）＋Ｃ２］ （１５）

１．３　圆瓦轴承油膜力近似解析表达式

以上研究了圆瓦滑动轴承油膜压力分布，对
获得的压力沿油膜区域［θ１，θ２］×［－Ｌ／２，Ｌ／２］进
行积分即可获得油膜力

Ｆｘ

Ｆ烅
烄

烆
烍
烌

烎ｙ
＝∫

θ２

θ１∫
Ｌ／２

－Ｌ／２
ｐ（θ，ｚ）Ｒ

　ｓｉｎθ

－ｃｏｓ烅
烄

烆
烍
烌

烎θ
ｄθｄｚ＝

６μΩＲ
４

Ｃ２
　ｆｘ

－ｆ烅
烄

烆
烍
烌

烎ｙ
（１６）

７６２
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ｆｘ ＝∫
θ２

θ１∫
λ

－λ
［Ｐ（θ，ζ）ｓｉｎθ］ｄθｄζ＝

２ １ａｅ
ａλ－１ａｅ

－ａλ－λｅａλ－λｅ－ａ（ ）λ
ｅａλ＋ｅ－ａλ

×

［（Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ４－（Ｘ－２Ｙ

·
）Ｉ６＋Ｃ１Ｉ１］

（１７）

　　同理ｙ向无量纲油膜力为

ｆｙ ＝
２ １ａｅ

ａλ－１ａｅ
－ａλ－λｅａλ－λｅ－ａ（ ）λ

ｅａλ＋ｅ－ａλ
×

［（Ｙ＋２　Ｘ
·
）Ｉ６－（Ｘ－２Ｙ

·
）Ｉ５＋Ｃ１Ｉ２］

（１８）

　　式中

Ｉ４（θ）＝∫ｃｏｓ
２θ

Ｈ３ ｄθ；Ｉ５（θ）＝∫ｓｉｎ
２θ
Ｈ３ ｄθ；

Ｉ６（θ）＝∫ｓｉｎθｃｏｓθＨ３ ｄθ

Ｉｉ＝Ｉｉ（θ１）－Ｉｉ（θ２）　ｉ＝４，５，６
　　将式（１７）和（１８）带入式（１６）即为圆瓦径向滑
动轴承油膜力表达式

Ｆｘ
Ｆ｛ ｝ｙ ＝１２μΩＲ

４

Ｃ２

１
ａｅ

ａλ－１ａｅ
－ａλ－λｅａλ－λｅ－ａ（ ）λ

（ｅａλ＋ｅ－ａλ）Ｉ３
×

　Ｉ４Ｉ３－Ｉ１Ｉ１ －Ｉ６Ｉ３＋Ｉ２Ｉ１
－Ｉ６Ｉ３＋Ｉ１Ｉ２ 　Ｉ５Ｉ３－Ｉ２Ｉ［ ］

２

Ｙ＋２　Ｘ
·

Ｘ－２Ｙ
熿

燀

燄

燅
·

（１９）

２　椭圆瓦轴承油膜力近似解析模型

２．１　椭圆瓦滑动轴承油膜边界条件

图２中Ｏｐ 为上瓦圆弧中心，Ｏｂ 是椭圆瓦轴
承中心，预载荷系数为ｍ．

图２　椭圆瓦轴承上瓦结构示意图

Ｆｉｇ．２　Ｓｋｅｔｃｈ　ｏｆ　ｕｐｐｅｒ　ｐａｄ　ｉｎ　ｅｌｌｉｐｔｉｃａｌ　ｂｅａｒｉｎｇ

对于椭圆瓦来说，在以瓦块圆弧中心Ｏｐ 为
原点的局部坐标系下的无量纲轴颈扰动位移Ｘ，

Ｙ 和扰动速度Ｘ
·
，Ｙ
·
，与以轴承中心Ｏｂ 为原点的

整体坐标系下扰动位移ｘ，ｙ和扰动速度关系ｘ
·，ｙ

·

关系如下：

上瓦

Ｘ＝ ｘＣ
；Ｙ ＝ｙＣ ＋ｍ

；Ｘ
·

＝ ｘ·

ＣΩ
；Ｙ
·

＝ ｙ
·

ＣΩ
（２０）

　　下瓦

Ｘ＝ ｘＣ
；Ｙ ＝ｙＣ －ｍ

；Ｘ
·

＝ ｘ·

ＣΩ
；Ｙ
·

＝ ｙ
·

ＣΩ
（２１）

　　设［θ′１，θ′１＋π］为局部坐标系下圆瓦轴承动
态π油膜边界条件，根据式（５）可知

θ′１ ＝ａｒｃｔａｎ２Ｙ
·

－Ｘ
Ｙ＋２　Ｘ

· －π２ｓｉｇｎ
２Ｙ
·

－Ｘ
Ｙ＋２Ｘ（ ）· ＋

π
２ｓｉｇｎ

（２Ｙ
·

－Ｘ）＋π

　　对于椭圆瓦块来说，实际油膜为［θ′１，θ′１＋π］
投影在椭圆瓦块上的区域，根据瓦块几何结构将
椭圆瓦沿周向分为图２中的５个区域，当θ′１ 在各
个区域时，上下瓦块的油膜边界具体表达式如下：

上瓦边界条件为

当θ′１在Ⅰ区域时，θ１ ＝θ′１，θ２ ＝ π２－γ
；

　　当θ′１在Ⅱ区域时，上瓦无压力；

当θ′１在Ⅲ区域时，

θ１ ＝３π２＋γ
，θ２ ＝π＋θ′１；

　　当θ１ 在Ⅳ区域时，

θ１ ＝３π２＋γ
，θ２ ＝５π２－γ

；

　　当θ′１在Ⅴ区域时，θ１ ＝θ′１，θ２ ＝５π２－γ
；

　　同理，下瓦边界为
当θ′１在Ⅰ区域时，

θ１ ＝ π２＋γ
，θ２ ＝θ′１＋π；

　　当θ′１在Ⅱ区域时，

θ１ ＝ π２＋γ
，θ２ ＝３π２－γ

　　当θ′１在Ⅲ区域时，θ１ ＝θ′１，θ２ ＝３π２－γ
；

　　当θ′１在Ⅳ区域时，下瓦无压力；

当θ′１在Ⅴ区域时，

８６２
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θ１ ＝５π２＋γ
，θ２ ＝θ′１＋π．

２．２　椭圆瓦滑动轴承油膜力近似解析表达式

在各状态下（轴颈在椭圆瓦轴承中扰动位移、
扰动速度等参数已知），首先根据椭圆瓦轴承油膜
边界的分析，获得上瓦油膜周向边界θ１，θ２，进而
可将椭圆瓦轴承转换成边界为［θ１，θ２］×［－Ｌ／２，

Ｌ／２］的有限长圆瓦轴承，利用式（１９）求得上瓦轴
承油膜力Ｆｕｐｘ 和Ｆｕｐｙ ．
同理，求得下瓦轴承油膜力Ｆｄｏｗｎｘ 和Ｆｄｏｗｎｙ ．
即可获得椭圆瓦轴承油膜力为

Ｆｘ
Ｆ｛ ｝ｙ ＝

Ｆｕｐｘ
Ｆｄｏｗｎ烅
烄

烆
烍
烌

烎ｙ
＋
Ｆｕｐｘ
Ｆｄｏｗｎ烅
烄

烆
烍
烌

烎ｙ

（２２）

３　仿真计算分析

３．１　椭圆瓦轴承油膜压力分布分析

取式（２０）和（２１）中Ｘ＝０．５，ｙ／Ｃ＝０．５，Ｘ
·

＝

Ｙ
·

＝０，瓦块包角１７０°，预载荷系数为０．１，分析长
径比分别为０．０５，０．５０，５．００时椭圆瓦轴承无量
纲油膜压力分布规律，结果见图３．
在此参数下，油膜最大厚度处θ＝１３５°，最小

厚度处θ＝３１５°，１３５°～３１５°为收敛油楔，瓦块在

２６５°～２７５°区间存在间隙，不存在油膜压力，与图

３压力边界一致．由图３可知，当长径比较小时，
油膜压力沿轴向呈抛物状分布，随着长径比增大，
轴向压力分布规律亦随之变化，当长径比达到５
时，轴向压力分布如图３（ｃ）所示．
图４为上下瓦块包角均为１８０°、长径比为

０．５时，预载荷系数分别为０，０．１和０．２时轴承
中分面处油膜压力分布．从图可以看出，预载荷

ｍ＝０时，上下瓦整个油膜周向长度为１８０°，当预
载荷增加时，上下瓦油膜区域随之扩展，油膜压力
大小亦随之变化．
图５为预载荷系数为０．２，长径比为０．５，瓦

块包角分别为１５０°，１６０°，１７０°和１８０°时，轴承中
分面处油膜压力分布．
由图５可以看出，瓦块包角变化导致了油膜

在上下瓦边缘边界发生变化，进而影响了油膜压
力分布．

３．２　不同椭圆瓦轴承油膜力模型对比

为进一步验证本文推导椭圆瓦滑动轴承油膜

力近似解析模型的准确性和可靠性，对椭圆瓦滑
动轴承油膜力分别采用本文模型、有限差分法模

图３　不同长径比下椭圆瓦轴承油膜压力分布

Ｆｉｇ．３　Ｏｉｌ　ｆｉｌｍ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ　ｏｆ

　　　ｅｌｌｉｐｔｉｃａｌ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｉｎ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

　　　ｌｅｎｇｔｈ－ｄｉａｍｅｔｅｒ　ｒａｔｉｏｓ

型、无限长轴承模型、无限短轴承模型［６］（油膜压
力边界条件一致），分析偏位角为４５°，预载荷系
数ｍ＝０．２，瓦块包角为１８０°，长径比依次为０．１，

０．５，１．０和５．０时，对比分析不同椭圆瓦滑动轴
承模型无量纲油膜力合力的差异．
其中有限差分法模型采用中心差分格式，将

上下瓦块油膜区域［θ１，θ２］×［－Ｌ／２，Ｌ／２］沿周向

９９等分，沿轴向９９等分，这样上下瓦油膜正压区
周向节点为１００，轴向节点为１００，整个单瓦油膜
求解域节点总数１０　０００个．并采用超松弛迭代法
对其进行求解，松弛因子为１．３，收敛准则如下：

９６２
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图４　不同预载荷下瓦块中分面油膜压力分布

Ｆｉｇ．４　Ｏｉｌ　ｆｉｌｍ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ　ｉｎ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｐｒｅｌｏａｄ　ｒａｔｉｏｓ

图５　不同瓦块包角时轴承中分面油膜压力分布

Ｆｉｇ．５　Ｏｉｌ　ｆｉｌｍ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ　ｉｎ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ａｎｇｌｅｓ　ｏｆ　ｐａｄ

∑
１００

ｉ＝１
∑
１００

ｊ＝１

ΔＰｉ，ｊ
Ｐｉ，（ ）ｊ槡

２

≤１０－６ （２３）

其中Ｐｉ，ｊ为某一迭代步节点（ｉ，ｊ）处的压力值，

ΔＰｉ，ｊ为节点（ｉ，ｊ）处该迭代步压力与上一迭代
步压力之差．
无限长轴承模型忽略式（３）中轴向压力分布，

只考虑周向压力变化，进而推导出压力分布，并积
分得到油膜力．再结合椭圆瓦边界条件，计算得到
无限长椭圆瓦滑动轴承油膜力．
图６为不同长径比时，四种不同模型油膜力

偏心率变化规律，由图可知，长径比为０．１，０．５，

１．０和５．０下，本文模型与有限差分法模型结果
基本一致，在整个长径比范围内，本文模型计算结
果优于王晋麟提出的短椭圆瓦轴承油膜力模型．
在长径比较小时（如图６（ａ）和图６（ｂ）），长轴承模
型与本文模型及有限差分法模型结果相差较大，
当长径比足够大时，长轴承模型、本文模型和有限
差分法模型结果基本一致．

０７２
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图６　不同长径比下各模型油膜力随偏心率

变化规律

Ｆｉｇ．６　Ｏｉｌ　ｆｉｌｍ　ｆｏｒｃｅｓ　ｏｆ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｍｏｄｅｌｓ　ｗｉｔｈ

ｊｏｕｒｎａｌ　ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ　ｃｈａｎｇｅ

４　算　例

４．１　刚性转子－椭圆瓦轴承系统模型

如图７所示，一质量为２　Ｍ 的刚性转子支承
在两椭圆瓦滑动轴承上，转子不平衡偏心为ｅｒ，建
立如图笛卡尔坐标系，ｘ向代表水平向，ｙ向代表
竖直向，ｚ代表轴向．列写该刚性转子－轴承系统
动力学方程如下式：

Ｍｘ̈ ＝Ｆｘ（ｘ，ｙ，ｘ
·，ｙ

·）＋ＭｅｒΩ２ｃｏｓ（Ωｔ）

Ｍｙ̈＝Ｆｙ（ｘ，ｙ，ｘ
·，ｙ

·）＋ＭｅｒΩ２ｓｉｎ（Ωｔ）－Ｍ烅
烄

烆 ｇ
（２４）

　　利用式（２）对上式进行无量纲化，进而获得无
量纲动力学方程：

Ｘ̈ ＝ ６μＲ
４

Ｃ３　ＭΩｆｘ
（Ｘ，Ｙ，Ｘ

·
，Ｙ
·
）＋ｅｒＣｃｏｓτ

Ｙ̈ ＝ ６μＲ
４

Ｃ３　ＭΩｆｙ
（Ｘ，Ｙ，Ｘ

·
，Ｙ
·
）＋ｅｒＣｓｉｎτ－

ｇ
ＣΩ

烅

烄

烆
２

（２５）

　　利用四阶Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ求解方程（２５），进而
研究椭圆瓦滑动轴承支承下刚性转子的动力学特

性及稳定性．

图７　刚性转子－椭圆瓦轴承系统

Ｆｉｇ．７　Ｒｉｇｉｄ　ｒｏｔｏｒ－ｂｅａｒｉｎｇ　ｓｙｓｔｅｍ

４．２　数值仿真结果及讨论

取刚性转子质量２　Ｍ＝１　０００ｋｇ，不平衡偏心

ｅｒ＝６８μｍ，重力加速度ｇ＝９．８Ｎ／ｋｇ．支承椭圆瓦
轴承内径和长度分别为０．４２ｍ和０．２１０　１６ｍ，半
径间隙Ｃ＝０．６９９ｍｍ，预载荷系数ｍ＝０．２，瓦块
包角为１７０°，润滑油黏度为０．０１７　８Ｐａ·ｓ．
图８为不同转速下刚性转子轴心轨迹图，从

图中可以看出，随着转子转速增加，转子涡动半径
增大，涡动中心也随转速增加而趋向轴承中心，符
合基本规律．转速较低时，轴心运动轨迹为椭圆，
当转速达到３６０ｒａｄ／ｓ时，轴心涡动半径极大，轴
心运动变的复杂．

图８　刚性转子轴心轨迹随转速变化

Ｆｉｇ．８　Ｏｒｂｉｔ　ｆｏｒ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｊｏｕｒｎａｌ　ａｎｇｕｌａｒ　ｓｐｅｅｄ

图９（ａ）、图９（ｂ）分别为Ω＝２６０ｒａｄ／ｓ和２７０
ｒａｄ／ｓ时转子轴心轨迹图和Ｐｏｉｎｃａｒé映射，图１０
（ａ），（ｂ）分别为Ω＝２６０ｒａｄ／ｓ和２７０ｒａｄ／ｓ时转子
振动频谱图．从图可知，转速为２６０ｒａｄ／ｓ时，轴心
轨迹为椭圆，运动为周期１运动．从图１０（ａ）亦可
知，频谱只有基频成分．当转速升至２７０ｒａｄ／ｓ时，
轴心轨迹如图９（ｂ）所示，此时频谱中主要成分为
基频和半频成分，转子运动由周期１运动转化为

１７２
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周期２运动．
图１１（ａ）和图１１（ｂ）分别为预载荷为０．２时

转子的幅频特性曲线和ｙ向振动三维谱图．从图

可以明显看出，当转速低于２６０ｒａｄ／ｓ时，转子只
有基频振动，且振动幅值较小；当转速升至２７０
ｒａｄ／ｓ时，系统开始出现明显低频振动，之后通频

图９　转速为２６０和２７０ｒａｄ／ｓ时刚性转子轴心轨迹

Ｆｉｇ．９　Ｏｒｂｉｔｓ　ｆｏｒΩ＝２６０ａｎｄ　２７０ｒａｄ／ｓ

图１０　不同转速下刚性转子振动频谱图

Ｆｉｇ．１０　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｓｐｅｃｔｒｕｍ　ｆｏｒΩ＝２６０ａｎｄ　２７０ｒａｄ／ｓ

图１１　转子的幅频特性曲线和三维振动谱图

Ｆｉｇ．１１　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ　ａｎｄ　Ｗａｔｅｒｆａｌｌ　ｐｌｏｔ　ｏｆ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ

２７２



　第２期 王永亮等：有限长椭圆瓦轴承油膜力近似解析模型

振动幅值由于低频幅值随转速增加而增大．
图１２为预载荷系数ｍ分别是０，０．１，０．２和

０．３时转子ｙ向振动随转速的分叉特性．

图１２　不同预载荷系数时转子振动分叉图

Ｆｉｇ．１２　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎ　ｄｉａｇｒａｍ　ｏｆ　ｓｈａｆｔ　ｖａｒｉａｔｉｏｎ

ｉｎ　ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｍ

由图１２可知，预载荷系数增大，转子的转速
分叉点依次提高（分别为２３５，２４５，２７０ｒａｄ／ｓ和

３１５ｒａｄ／ｓ）．这与增大椭圆瓦预载荷系数能提高系
统稳定性的结论一致．

５　结　论

基于动态π油膜边界条件，利用分离变量法
求解了圆瓦径向滑动轴承Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程，获得了
有限长圆瓦轴承油膜压力分布和油膜力近似解析

模型．分析椭圆瓦轴承油膜边界条件，利用圆瓦轴
承油膜力模型，推导了有限长椭圆瓦滑动轴承油
膜力模型．
分析了油膜压力分布规律，研究了椭圆瓦轴

承长径比、预载荷系数、瓦块包角对压力分布的影
响．将本文提出的油膜力模型与有限差分法模型、
长轴承模型、短轴承模型进行对比，验证了本文模
型的可靠性和具有较高计算精度．
并分析了一有限长椭圆瓦轴承支承的刚性转

子的动力学特性，进一步验证了本文提出的椭圆
瓦轴承油膜力模型的有效性和可靠性．
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附录

文中所用积分表达式如下：

Ｉ１（θ）＝－ １
Ｘ２＋Ｙ槡 ２

Ｙ∫ ｃｏｓβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ＋Ｘ∫ ｓｉｎβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄ［ ］β
β＝θ－ａｒｃｔａｎ（－ｘ／ｙ）＋πｓｉｇｎ（－ｘ／ｙ）／２－πｓｉｇｎ（－ｘ）／２－π

Ｉ２（θ）＝ １
Ｘ２＋Ｙ槡 ２

－Ｙ∫ ｓｉｎβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ＋Ｘ∫ ｃｏｓβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄ［ ］β

Ｇ（Ｘ，Ｙ，θ）＝

０　　ｉｆ　　Ｘ＝０　ａｎｄ　Ｙ ＝０　ａｎｄ　θ＝θ１
π
２　　ｉｆ　　Ｘ＝０　ａｎｄ　Ｙ ＝０　ａｎｄ　θ＝θ２

ａｒｃｔａｎ １－ Ｘ２＋Ｙ槡 ２

１＋ Ｘ２＋Ｙ槡槡 ２

Ｘ２＋Ｙ槡 ２＋Ｙｃｏｓθ－Ｘｓｉｎθ
－Ｙｓｉｎθ－Ｘｃｏｓ

烄

烆

烌

烎θ
　

烅

烄

烆
ｅｌｓｅ

Ｉ３（θ）＝－ １
２（１－Ｘ２－Ｙ２）

· －Ｙｓｉｎθ－Ｘｃｏｓθ
１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ

１
１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ＋

３
１－Ｘ２－Ｙ［ ］２ ＋

２＋Ｘ２＋Ｙ２
（１－Ｘ２－Ｙ２）５／２

Ｇ（Ｘ，Ｙ，θ）

Ｉ４（θ）＝ １
Ｘ２＋Ｙ２

Ｙ２∫ ｃｏｓ　２β
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ＋Ｘ
２∫ ｓｉｎ２β
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ＋２　ＸＹ∫ｓｉｎβｃｏｓβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄ［ ］β
Ｉ５（θ）＝ １

Ｘ２＋Ｙ２
Ｙ２∫ ｓｉｎ２β

（１＋εｃｏｓβ）
３ｄβ＋Ｘ

２∫ ｃｏｓ　２β
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ－２　ＸＹ∫ｓｉｎβｃｏｓβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄ［ ］β
Ｉ６（θ）＝ １

Ｘ２＋Ｙ２
（Ｙ２－Ｘ２）∫ｓｉｎβｃｏｓβ

（１＋εｃｏｓβ）
３ｄβ－ＸＹ∫ ｃｏｓ　２β

（１＋εｃｏｓβ）
３ｄβ＋ＸＹ∫ ｓｉｎ２β

（１＋εｃｏｓβ）
３ｄ［ ］β

∫ ｓｉｎβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ＝
１

２　 Ｘ２＋Ｙ槡 ２（１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ）２

∫ｃｏｓβｓｉｎβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄθ＝
１－２Ｙｃｏｓθ＋２　Ｘｓｉｎθ

２（Ｘ２＋Ｙ２）（１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ）２

∫ ｃｏｓβ
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ＝
１

２（１－Ｘ２－Ｙ２）
·

１
Ｘ２＋Ｙ槡 ２

－Ｙｓｉｎθ－Ｘｃｏｓθ
１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ

１
１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ＋

１＋２　Ｘ２＋２Ｙ２
１－Ｘ２－Ｙ［ ］２ － ３　Ｘ２＋Ｙ槡 ２

（１－Ｘ２－Ｙ２）５／２
Ｇ（Ｘ，Ｙ，θ）

∫ ｓｉｎ２β
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ＝
－Ｙｓｉｎθ－Ｘｃｏｓθ

２（Ｘ２＋Ｙ２）（１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ）２－

１
２（Ｘ２＋Ｙ２）（１－Ｘ２－Ｙ２）

· －Ｙｓｉｎθ－Ｘｃｏｓθ
１－Ｙｃｏｓθ＋Ｘｓｉｎθ＋

１
（１－Ｘ２－Ｙ２）３／２

Ｇ（Ｘ，Ｙ，θ）

∫ ｃｏｓ　２β
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ＝Ｉ３（θ）－∫ ｓｉｎ２β
（１＋εｃｏｓβ）

３ｄβ

４７２


