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摘　要：为了更加准确探求深腔圆锥动静压轴承润滑特性，考虑润滑油膜紊流、热效应及轴向速度等因素，推导极坐标
系下的广义雷诺方程、能量控制方程及其相关表达式，采用有限差分法对方程进行离散，利用帕坦卡正系数法则对离散

化方程系数及常数项进行处理，数值分析油膜的三维压力场和温度场，试验研究静压浮起和动压润滑特性．结果表明：帕
坦卡正系数法则可以有效地解决诸如油腔边缘存在“逆流”等因素而导致温度场不易收敛问题，在高速大偏心率情况

下，油膜温升较高，应考虑温度对轴承性能的影响．流量与供油压力成正比关系，而与转速基本无关．随着转速增加动压
效应增强，轻载时轴承在小偏心率下工作．深腔圆锥动静压轴承具有良好的静压浮起和动压润滑特性，理论计算值与试
验结果一致，证明理论的正确性，为下一步转子动力学的理论分析打下基础．
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　　圆锥滑动轴承因其具有可同时承受轴向及径
向载荷，轴向间隙容易调整，高速时摩擦功率较小

等特点，在旋转机械中得到了广泛的应用．国内外
学者针对圆锥形式的轴承开展了相关研究．Ｐｒａｂ
ｈｕ等［１］研究了多油楔圆锥推力静压轴承的一些

静态特性；Ｋａｌｉｔａ等［２－４］研究了液体静压锥形滑动

轴承在层流及紊流条件下计及惯性效应的数学模

型及圆锥轴承的层流特性；Ｋｅｎｎｅｄｙ等［５］研究了

考虑润滑油变黏度情况下的液体静压轴承的特



性；Ｊｅｎｇ等［６］采用２Ｄ和３Ｄ能量方程，对圆锥滑
动轴承的热效应进行了对比研究；Ｓａｔｉｓｈ等［７］对

具有小孔节流特性的混合轴承工作面磨损对轴承

特性的影响进行了研究；夏恒青等［８］、方晓丽

等［９］对阶梯圆锥动静压轴承的稳态及动静性能

进行了研究，用有限元法分析了这种轴承的性能，

指出了其性能的特点．上述研究中对三维坐标下
的雷诺方程及能量方程进行了不同程度的简化，

例如只单独考虑紊流效应或者热效应，没有考虑

油膜轴向流动等．
本文针对深腔圆锥动静压混合轴承，同时计

及紊流和热效应，考虑轴向速度流动，推导了三维

广义雷诺方程、绝热条件下的能量方程及油膜分

析相关表达式，利用帕坦卡正系数法则解决了温

度场不易收敛问题，数值分析了油膜的压力场和

温度场，试验研究和计算了静压浮起和动压润滑

特性．

１　圆锥动静压轴承结构及理论分析
１１　圆锥动静压轴承结构

本文以具有深腔结构、毛细节流形式的圆锥动

静压混合轴承为研究对象，该轴承结构如图１所示．

!

"#$

! !

!

%

&

"

$

'

$

(

!!

)

"#"

&

$

!%

&

%

(

*

+

（ａ）剖视图

!" !

!

"

"

#

!

$

%!#

&

!" '

!" %

!" &

!

$

%

$

%!&

%

"

&

"

%

（ｂ）轴瓦展开图

图１　圆锥动静压轴承结构

其中：Ｌ为轴承宽度，Ｒ１、Ｒ２分别为轴承大、小端半
径，α为圆锥角 ，ｈ０为半径间隙，ＮＫ为油腔数，ＬＫ
为油腔长度，ＨＫ为油腔深度，ＢＫ为油腔宽度，ｌＨ为
供油孔长度，ｄＨ为供油孔直径，Ｗ为轴承载荷，ｃｖ
为润滑油比热容，ρ为润滑油密度，ｔ０为供油温度，
μ０为２０℃下润滑油黏度．轴承及润滑油的主要
参数见表１．

表１　圆锥动静压轴承及润滑油主要性能参数

参数
Ｌ／
ｍｍ

Ｒ２／
ｍｍ

α／
（°）

ｈ０／
μｍ

ＮＫ
ＬＫ／
ｍｍ

ＨＫ／
ｍｍ

ＢＫ／
ｍｍ

参数值 ５３ ２４ ３０ ５０ ４ ４１ ２ ８

参数
ｌＨ／
ｍｍ

ｄＨ／
ｍｍ

Ｗ／
Ｎ

ｃｖ／
（Ｊ·ｋｇ－１·℃－１）

ρ／
（ｋｇ·ｍ－３）

ｔ０／
℃

μ０／
（Ｐａ·ｓ）

参数值 ５ １ ７０ １９４９ ８１５ ２０ ００１３

１２　润滑分析基本方程及表达式
图２为圆锥动静压轴承及轴颈几何关系，图

３为深腔流量示意图．

!

"

#

$%

&

!

!!

"

'

"

"#(

"

$%(

&

#

$

%

)

*

$

*

&

*

)

*

"

%!

'

+

&

!

"

#

$

图２　圆锥动静压轴承及轴颈几何关系
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图３　深腔流量示意图

　　同时考虑热效应和紊流润滑因素，理论推导
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了圆锥轴承液体润滑基本方程及相关表达式，其

中包括广义雷诺方程及压力边界条件、封油面膜

厚表达式、能量控制方程、流量平衡方程、油膜反

力表达式及其无量纲形式；试验得到了黏温特性

表达式．
１．２．１　 广义雷诺方程

如图１所示，将轴瓦圆锥面沿其母线剪开，并
展于一平面上所得的是一个扇面，根据文献［１０］
和［１１］，推导极坐标系下的广义雷诺方程的形式
为


ｒｒ
ｒｈ３

μＫｒ
ｐ
[ ]ｒ＋ ｒφ ｈ３

μＫφ
ｐ
ｒ[ ]φ ＝６Ｖｒ

ｈ
ｒ＋

６Ｖφ′ｈ／φ＋１２Ｖｙ． （１）
式中：Ｖｒ ＝（Ｖｅｃｏｓφ′＋Ｖθｓｉｎφ′）ｓｉｎ（α／２）＋
Ｖｚｃｏｓ（α／２），Ｖφ′ ＝Ωｒｓｉｎ（α／２），Ω为轴颈转速；
Ｖｙ ＝（Ｖｅｃｏｓφ′＋Ｖθｓｉｎφ′）ｃｏｓ（α／２）－Ｖｚｓｉｎ（α／２），
Ｖｅ、Ｖθ和Ｖｚ分别为沿偏心方向、圆周方向及轴向的速
度，φ′为动坐标系ｕｏ′ｖ位置角；Ｋｒ和Ｋφ为紊流系
数，Ｋｒ＝１＋００２４７（ｋ

２Ｒｅ）０６５，Ｋφ ＝１＋００４４
（ｋ２Ｒｅ）０７２５（其中 ｋ 为经验 Ｋａｒｍａｎ系数［１０］，

ｋ ＝０１２５Ｒｅ００７，Ｒｅ为 轴 承 雷 诺 数，Ｒｅ ＝
ΩＲａｈ０ρ／μ，ρ为润滑油密度，Ｒａ为轴颈平均半径．
临界雷诺数Ｒｅｃ＝１０００）．

油膜压力采用Ｒｅｙｎｏｌｄｓ边界条件．

轴承润滑区域边界：ｐ
Γ１

＝０，ｐ
Γ２

＝ｐｒ，ｍ，

Γ１和Γ２为边界，ｐｒ，ｍ为第ｍ腔腔压（ｍ＝１，２，３，
４）见图１（ｂ）．

油膜破裂边：ｐ（ｒ，φｘ）＝０，ｐ／φｘ ＝０（式中
ｐ为表压力，φｘ为油膜破裂边极角）．
１．２．２　封油面膜厚表达式

由图１及图２，封油面膜厚表达式为
ｈ＝ｈ０（１＋εｃｏｓφ′）＋Δｚｓｉｎ（α／２）．（２）

式中：ε为偏心率，ε＝ｅ／ｈｏｘｙ；ｈｏｘｙ为ＸＯＹ平面间
隙，如图１（ａ）所示．Δｚ为轴向偏移量．
１．２．３　能量控制方程

假设整个轴承为一个绝热系统，即轴承中产

生的热量全部被润滑油带走，该轴承能量控制方

程为

ρｃｖ
Ｖφ′ｈ
２ － ｈ３

１２μＫφ
ｐ
ｒ( )φ 

ｔ
ｒφ
－ ｈ３
１２μＫｒ

ｐ
ｒ
ｔ
[ ]ｒ＝

Ｋφμ
２ｈＶ

２
φ′＋

ｈ５

６０μｒ２
１
３Ｋｒ

ｐ
( )ｒ

２
＋ １４Ｋφ

ｐ
ｒ( )φ[ ]２ ．（３）

式中：ｃｖ为润滑油比热容．
１．２．４　润滑油黏温特性关系式

利用美国博勒菲（Ｂｒｏｏｋｆｉｅｌｄ）公司 Ｒ／Ｓｐｌｕｓ

ＰＨＥＯＭＥＴＥＲ黏度计对 Ｎ７润滑油进行了实际测
量，得到了润滑油黏温特性曲线，如图４所示．
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图４　Ｎ７润滑油黏温特性曲线

　　黏温特性拟合关系式为

μ＝００１９０８ｅ－
ｔ

１８８１４４８＋０００６５６． （４）
式中：ｔ为温度，℃．
１．２．５　流量平衡方程

如图３所示，针对第 ｍ油腔，取流量控制空
间（图３中虚线），则流量平衡方程为

ＱＨ，ｍ ＝Ｑφ２＋Ｑｒ１－Ｑφ１－Ｑｒ２， （５）

其中第ｍ油腔供油孔流量

ＱＨ，ｍ ＝ｃｆ
πｄ４Ｈ（ｐｓ－ｐｒ，ｍ）
１２８μｌＨ

．

式中：Ｐｓ为供油压力；ｃｆ为流量系数，本文取ｃｆ＝
０５４；ｐｒ，ｍ为第ｍ腔腔压；ｄＨ为供油孔直径；ｌＨ为
供油孔长度．

Ｑｒ１ ＝∫
φＢ＋δφ

φＨ－δφ

Ｖｒｈ
２ －

ｈ３
１２Ｋｒμ

ｐ
( )ｒ ｒ＝ｒＨ－δｒ

ｒｄφ，

Ｑｒ２ ＝∫
φＢ＋δφ

φＨ－δφ

Ｖｒｈ
２ －

ｈ３
１２Ｋｒμ

ｐ
( )ｒ ｒ＝ｒＢ＋δｒ

ｒｄφ，

Ｑφ１ ＝∫
ｒＢ＋δｒ

ｒＨ－δｒ

Ｖφｈ
２ －

ｈ３
１２Ｋφμ

ｐ
ｒ( )φ φ＝φＨ－δφ

ｄｒ，

Ｑφ２ ＝∫
ｒＢ＋δｒ

ｒＨ－δｒ

Ｖφｈ
２ －

ｈ３
１２Ｋφμ

ｐ
ｒ( )φ φ＝φＢ＋δφ

ｄｒ．

１．２．６　油膜反力（承载量）
动静压混合轴承的承载能力为封油面上的承

载能力与油腔的承载能力之和，根据封油面的压

力场及油腔的腔压，就可以求出轴承的承载能力．
油膜的总反力为

Ｆ＝ Ｆ２ｘ＋Ｆ
２
ｙ＋Ｆ

２
槡 ｚ． （６）

式中：Ｆｘ、Ｆｙ及Ｆｚ分别为沿Ｘ、Ｙ及Ｚ方向的油膜反
力，Ｆｘ ＝Ｗｖｓｉｎθ＋Ｗｕｃｏｓθ，Ｆｙ ＝Ｗｖｃｏｓθ－
Ｗｕｓｉｎθ，Ｆｙ＝ＷＺ，其中Ｗｕ、Ｗｖ和ＷＺ分别为沿ｕ、ｖ
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和ｚ轴的油膜承载量，其表达式分别为

Ｗｕ ＝∑
ＮＫ

ｍ＝１
－∫

Ｒ２
ｓｉｎ（α／２）

Ｒ１
ｓｉｎ（α／２）
∫
２，ｍｓｉｎ（α／２）

１，ｍｓｉｎ（α／２）
ｐｓｉｎ（Φ－

θ）ｃｏｓ（α／２）ｒｄφｄｒ＋∑
ＮＫ

ｍ＝１
ｐｒ，ｍＡｕ，ｍ，

Ｗｖ＝∑
ＮＫ

ｍ＝１
－∫

Ｒ２
ｓｉｎ（α／２）

Ｒ１
ｓｉｎ（α／２）
∫
２，ｍｓｉｎ（α／２）

１，ｍｓｉｎ（α／２）
ｐｃｏｓ（Φ－

θ）ｃｏｓ（α／２）ｒｄφｄｒ＋∑
ＮＫ

ｍ＝１
ｐｒ，ｍＡｖ，ｍ，

Ｗｚ＝∑
ＮＫ

ｍ＝１
∫

Ｒ２
ｓｉｎ（α／２）

Ｒ１
ｓｉｎ（α／２）
∫
２，ｍｓｉｎ（α／２）

１，ｍｓｉｎ（α／２）
ｐｓｉｎ（α／２）ｒｄφｄｒ＋

∑
ＮＫ

ｍ＝１
ｐｒ，ｍＡｚ，ｍ．

式中：ＮＫ为油腔数；１，ｍ、２，ｍ分别为第ｍ个封油
面（Ⅰ ～Ⅳ）在ｘｏｙ坐标系中的起始角与结束角
（如图２所示）；Ａｕ，ｍ、Ａｖ，ｍ、Ａｚ，ｍ，分别为第ｍ个油腔
沿ｕ、ｖ和ｚ轴的投影面积．
１３　计算方程

作如下定义：珋ｒ＝ｒ／ｒ０，珋δｒ＝δｒ／ｒ０，珔Ａ＝Ａ／ｒ
２
０，

珚Ｗ ＝Ｗ／（ｐｓｒ
２
０），珔Ｆ＝Ｆ／（ｐｓｒ

２
０），珔ｈ＝ｈ／ｈ０，珋ｐ＝

ｐ／ｐｓ，珔μ＝μ／μ０，珚Ｑ＝Ｑ／［ｐｓｈ
３
０／（１２μ０）］，珋ｔ＝ｔ／ｔ０，

珋ｚ＝ｚ／ｈ０，τ＝Ωｔ，珔Ｖｒ＝Ｖｒ／Ｖｒ０，珔Ｖφ＝Ｖφ／Ｖφ０，珔Ｖｙ＝

Ｖｙ／Ｖｙ０，Ｂｎｕｍ ＝ μ０Ω０ｒ
２
０／（ｐｓｈ

２
０）， 其 中，ｒ０ ＝

Ｒ２／ｓｉｎ（α／２），Ｖｒ０ ＝Ωｒ０，Ｖφ０ ＝Ωｒ０，Ｖｙ０ ＝Ωｈ０．将
这些量引入式（１）～式（６），得到如下方程．
１）量纲一的广义雷诺方程
２珋ｐ
珋ｒ２
＋Ａ珋ｐ
珋ｒ
＋Ｂ 

２珋ｐ
珋ｒ２φ２

＋Ｃ珋ｐ
珋ｒφ
＝Ｅ＋Ｆ．

式中：Ａ＝１
珋ｒ
＋３珔ｈ

珔ｈ
珋ｒ
－１
珔μ
珔μ
珋ｒ
－１Ｋｒ

Ｋｒ
珋ｒ
，Ｂ＝

Ｋｒ
Ｋφ
，

Ｃ＝Ｂ ３珔ｈ
珔ｈ
珋ｒφ
－１
珔μ
珔μ
珋ｒφ
－１Ｋφ

Ｋφ
珋ｒ( )φ，

Ｅ＝６Ｂｎｕｍ
珔μＫｒ
珔ｈ３
珔Ｖｒ
珔ｈ
珋ｒ
＋珔Ｖφ

珔ｈ
珋ｒ( )φ，

Ｆ＝１２Ｂｎｕｍ珔μＫｒ
珔Ｖｙ
珔ｈ３
，

珔Ｖｒ＝（珔Ｖｅｃｏｓφ′＋珔Ｖθｓｉｎφ′）ｓｉｎ（α／２）＋珔Ｖｚｃｏｓ
α( )２ ，

珔Ｖφ ＝ｒｓｉｎ（α／２），珔Ｖｙ ＝（珔Ｖｅｃｏｓφ′＋
珔Ｖθｓｉｎφ′）ｃｏｓ（α／２）－珔Ｖｚｓｉｎ（α／２）．

２）量纲一的封油面膜厚表达式
珔ｈ＝１＋εｃｏｓφ′＋珋ｚｓｉｎ（α／２）．

　　３）量纲一的能量控制方程
ρＣｖｈ０ｔ０
ｒ０

Ｖφ０
珔Ｖφ珔ｈ
２ －

ρ０ｈ
２
０

１２μ０ｒ０
珔ｈ３
Ｋφ珔μ

珋ｐ
珋ｒ( )φ 

珋ｔ
珋ｒφ
－

ρＣｖｐ０ｈ
３
０ｔ０

１２μ０ｒ
２
０

珔ｈ３
Ｋｒ珔μ
珋ｐ
珋( )ｒ

珋ｔ
珋ｒ
＝
Ｋφμ０Ｖ

２
φ０

２ｈ０
珔μ
珔ｈ
珔Ｖ２φ＋

ｐ２０ｈ
５
０

６０μ０ｒ
４
０

珔ｈ５
珔μ珋ｒ２

１
３Ｋｒ

珋ｐ
珋( )ｒ

２
＋ １４Ｋφ

珋ｐ
珋ｒ( )φ[ ]２ ．

　　４）量纲一的黏温特性关系式

珔μ＝００１９０８ｅ
－

珋ｔｔ０
１８８１４４８＋０００６５６
μ０

．

　　５）量纲一的流量平衡方程
珚ＱＨ，ｍ ＝珚Ｑφ２＋珚Ｑｒ１－珚Ｑφ１－珚Ｑｒ２．

式中：

珚ＱＨ，ｍ ＝ｃｆ
３πｄ４Ｈ（１－珋ｐｒ，ｍ）
３２珔μｈ３０ｌＨ

，

珚Ｑｒ１ ＝∫
φＢ＋δφ

φＨ－δφ
６Ｂｎｕｍ珔Ｖｒ珔ｈ－

珔ｈ３
Ｋｒ珔μ
珋ｐ
珋( )ｒ 珋ｒ＝珋ｒＨ－δ珋ｒ

珋ｒｄφ，

珚Ｑｒ２ ＝∫
φＢ＋δφ

φＨ－δφ
６Ｂｎｕｍ珔Ｖｒ珔ｈ－

珔ｈ３
Ｋｒ珔μ
珋ｐ
珋( )ｒ 珋ｒ＝珋ｒＢ＋δ珋ｒ

珋ｒｄφ，

珚Ｑφ１ ＝∫
珋ｒＢ＋δ珋ｒ

珋ｒＨ－δ珋ｒ
６Ｂｎｕｍ珔Ｖφ珔ｈ－

珔ｈ３
Ｋφ珔μ

ｐ
ｒ( )φ φ＝φＨ－δφ

ｄ珋ｒ，

珚Ｑφ２ ＝∫
珋ｒＢ＋δ珋ｒ

珋ｒＨ－δ珋ｒ
６Ｂｎｕｍ珔Ｖφ珔ｈ－

珔ｈ３
Ｋφ珔μ

ｐ
ｒ( )φ φ＝φＢ＋δφ

ｄ珋ｒ．

　　６）量纲一的油膜反力

珔Ｆ＝ 珔Ｆ２ｘ＋珔Ｆ
２
ｙ＋珔Ｆ

２
槡 ｚ．

式中：珔Ｆｘ、珔Ｆｙ及珔Ｆｚ分别为沿ｘ、ｙ及ｚ方向的无量纲
油膜反力，珔Ｆｘ＝珚Ｗｖｓｉｎθ＋珚Ｗｕｃｏｓθ，珔Ｆｙ＝珚Ｗｖｃｏｓθ－
珚Ｗｕｓｉｎθ，珔Ｆｙ＝珚Ｗｚ，其中珚Ｗｕ、珚Ｗｖ和珚Ｗｚ分别为沿ｕ、ｖ
和ｚ轴的油膜承载量，其表达式分别为

珚Ｗｕ ＝∑
ＮＫ

ｍ＝１
－∫

１

Ｒ１
Ｒ２
∫
２，ｍｓｉｎ

α( )２
１，ｍｓｉｎ α( )２

珋ｐｓｉｎ（Φ－

θ）ｃｏｓα( )２ 珋ｒｄφｄ珋ｒ＋∑
ＮＫ

ｍ＝１
珋ｐｒ，ｍ珔Ａｕ，ｍ，

珚Ｗｖ＝∑
ＮＫ

ｍ＝１
－∫

１

Ｒ１
Ｒ２
∫
２，ｍｓｉｎ

α( )２
１，ｍｓｉｎ α( )２

珋ｐｃｏｓ（Φ－

θ）ｃｏｓα( )２ 珋ｒｄφｄ珋ｒ＋∑
ＮＫ

ｍ＝１
珋ｐｒ，ｍ珔Ａｖ，ｍ，

珚Ｗｚ＝∑
ＮＫ

ｍ＝１
∫
１

Ｒ１
Ｒ２
∫
２，ｍｓｉｎ α( )２
１，ｍｓｉｎ α( )２

珋ｐｓｉｎ α( )２ 珋ｒｄφｄ珋ｒ＋

∑
ＮＫ

ｍ＝１
珋ｐｒ，ｍ珔ＡＺ，ｍ．

２　压力场及温度场计算与分析
２１　压力场计算

压力场计算步骤如下：

１）采用有限差分法进行求解，对雷诺方程、
能量平衡方程进行离散．
２）对圆锥轴承扇形展开面划分压力场和温
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度场求解域，即在封油面上求解雷诺方程和能量

控制方程．用超松弛迭代法，联立求解油腔流量平
衡方程和雷诺方程，压力绝对迭代精度００００１，
求解油膜压力后，计算偏位角，并对偏位角也采用

超松弛迭代，偏位角绝对迭代精度为００００１，经
过压力及偏位角迭代后，方程组得解，求出压力分

布及轴心的静平衡位置．
３）计算油膜承载量．

２２　温度场计算
温度场是与压力场联合求解的，针对温度场

计算步骤如下．
１）能量控制方程是个不稳定方程，另外动静

压混合轴承中存在局部“逆流”及油腔存在倒流

现象，会导致油膜温度场的计算迭代发散．本文利
用帕坦卡正系数法则［１２］对离散化方程系数及常

数项进行处理，使各项系数都为正值．求解实践说
明，油腔边缘即使存在“逆流”，方程也能很快

收敛．
２）油腔温度的确定主要考虑两种情况：一是

某油腔存在倒流情况，这时油腔内部的油源于其

他油腔，该油腔内的温度为从各封油边流进的油

的平均温度；二是某油腔不存在倒流情况，此时，

通过节流器流入油腔的油与油腔某些部位流入的

油混合后再流出油腔，根据油腔能量平衡方程即

可求出此时油腔油温．
３）为了使求解离散化能量方程的初值问题

转化为相当的边值问题，假设沿边界法线方向温

度满足抛物线规律，利用外推公式［１２］与离散化能

量方程构成了一个封闭的边值问题，从而采用低

松弛迭代法求解温度场，迭代相对收敛精度

０００１．
４）联立求解雷诺方程、能量方程和黏温方

程，进行整体迭代，首先计算某温度下的压力场并

求出油膜反力，若第ｋ－１次和第ｋ次的反力珔Ｆ（ｋ－１）

和 珔Ｆ（ｋ）相对误差小于给定值，此时认为温度对压
力场的影响已经很小．否则，解能量方程和黏温方
程后修正压力场，即转到２１节第２）步进行求
解，这样进行新的循环，直到反力Ｆ满足精度要求
为止．
２３　油膜压力场及温度场分析

根据上述理论分析，用 ＭａｔｈＣＡＤ编制了动静
压混合轴承计算程序．计算得出了油膜压力场和
温度场．将极坐标转换成笛卡尔坐标，转换关系为

珋ｘ＝珋ｒｃｏｓφ，
珋ｙ＝珋ｒｓｉｎφ{ ．

　　图５为供油压力ｐｓ为０２６ＭＰａ、轴颈零转速

时的油膜压力分布．由于转子总质量为１４ｋｇ，该
转子的支承形式为单侧滚动轴承支承（固定端）

和另外一侧为本文研究对象深腔圆锥动静压轴承

支承，圆盘居于转子中央，因此转子自重载荷分担

到每一侧约为７０Ｎ，对所得封油面油膜压力场进
行积分及油腔压力计算，得油膜反力 Ｆｙ已超过
７０Ｎ，说明此时轴颈已浮起，反映出该轴承具有良
好的静压特性．
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图５　ｐｓ＝０２６ＭＰａ，转速为零时的油膜压力分布

　　图６和图７分别为轴颈转速１００００ｒ／ｍｉｎ，油
膜间隙ｈ０为５０μｍ，供油压力为０２６ＭＰａ，偏心
率ε为０７时的油膜压力分布和油膜温度分布．
从图６可以看出，在第四油腔边缘及第四油腔与
第一油腔封油面处，存在压力为零区域，说明此处

油膜破裂．从图 ７及计算可知，油膜最高温度区
处于最小油膜间隙之后、第三和第四油腔之间、圆

锥轴承大端处，这是由于轴承大端轴颈线速度较

大，因此摩擦功耗大于小端，而温升较高；此后油

膜温度急剧降低，这是由于此时热油与第四油腔

冷油混合后，温度急剧降低，在轴承小端处第一和

第二油腔之间，第二和第三油腔之间存在封油面

温度低于油腔温度区域，由计算过程分析表明封

油面Ⅱ（第二油腔下游）和封油面Ⅲ（第三油腔下
游）处存在“逆流”，即该处热油回流，进而抬高了

油腔的整体平均温度．
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图６　转速为１００００ｒ／ｍｉｎ，ε＝０７时油膜压力分布
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图７　转速为１００００ｒ／ｍｉｎ，ε＝０７时油膜温度分布

３　试验研究
图８为圆锥动静压轴承试验台系统原理图及

其实物照片．利用该试验台进行了圆锥轴承流量、
轴颈浮起情况和轴心轨迹试验研究．安装后，实测
端面轴承间隙 ｈ０ｘｙ为 １３７μｍ，则间隙 ｈ０ ＝
ｈ０ｘｙ／ｃｏｓ（α／２）为１４２μｍ．实验中，使用ＬＷ－６型
涡轮转子流量计进行了供油流量的测量；在圆锥

转轴轴颈端沿着轴颈径向安装了两个呈垂直角度

布置的电涡流位移传感器（见图８（ｂ）），对轴颈
浮起情况及轴心轨迹进行了测量．
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１—油箱；２—过滤器；３—液压泵；４—溢流阀；５—节流阀；６—涡轮

转子流量计；７—流量积算仪；８—压力表；９，１０—Ｘ，Ｙ方向电涡流

位移传感器；１１—轴瓦；１２—圆锥轴颈
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（ｂ）试验台照片

图８　动静压混合轴承高速转子试验台

　　图９为轴颈转速为零的情况下，在不同供油压
力下，供油流量的理论值与试验结果的对比曲线．
可以看出，流量随着供油压力增大而增大，理论与

试验结果吻合得很好．图１０为轴颈转速为零的情

况下，在不同供油压力下，轴颈浮起量的理论值与

试验结果的对比曲线．轴颈浮起量理论分析结果与
试验结果变化趋势一致，随着供油压力增大，浮起

量增大，当供油压力为０２４ＭＰａ时，轴颈浮起，说
明了深腔圆锥动静压轴承具有良好的静压特性．与
实验结果相比，轴颈浮起量的计算值偏大，其原因

可以归结为，轴颈在浮起过程中，受到来自固定端

（深沟球轴承支承）的弯矩作用，在理论分析中并

未考虑此弯矩的影响，因此计算值偏大．
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图９　流量随供油压力变化曲线

!"#

$%#

!""

#"

$"

%"

&"

"'& "'( "'% "') "'$

&'()*+,-

*
+
,
-
.
*
!
.

图１０　轴颈浮起量随供油压力变化曲线

　　图１１为轴颈从零转速升速到６３００ｒ／ｍｉｎ，供
油流量理论与试验值．从图中可以看出，试验结果
与理论值一致，流量不随转速的变化而变化．当供
油压力为０２ＭＰａ时，试验值与理论计算值相比，
偏大约５％；当供油压力为０２６ＭＰａ时，理论与
试验基本吻合．
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图１１　流量随轴颈转速变化曲线
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　　图１２为固定载荷时，供油压力分别为０１６
和０２６ＭＰａ的情况下，轴颈静平衡位置轴心轨
迹．试验时，转子从 ９００ｒ／ｍｉｎ断续提高到
７５００ｒ／ｍｉｎ，级差为６００ｒ／ｍｉｎ．从图中可以看出，
在供油压力为０１６ＭＰａ时，轴颈并未浮起；当轴
转动后，产生动压效应，轴颈浮起偏向左侧；当供

油压力为０２６ＭＰａ时，轴颈已浮起．随着转速的
增加，轴颈静平衡位置偏心率越小，表明动压效应

增强，推动轴颈位置变化．轴心轨迹理论值与试验
值变化趋势一致，但是存在一定误差，产生误差原

因除了在理论计算中未考虑固定端弯矩影响外，

在圆锥动静压混合轴承加工和安装过程中，轴承

油腔中线与纵轴存在一个６°左右的偏差；传感器
测量误差也是产生误差的原因之一．
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（ａ）供油压力０１６ＭＰａ
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图１２　轴心轨迹

４　结　论
１）数值求解系统控制方程时，采用帕坦卡正

系数法则，可以有效地解决诸如油腔边缘存在

“逆流”等因素而导致温度场不易收敛问题，从而

得到了油膜压力分布及温度分布，理论分析表明，

在高速大偏心率情况下，油膜温升较高，应考虑温

度对轴承性能的影响．
２）理论和试验分析表明，深腔圆锥动静压轴

承具有良好的静压浮起特性，能够保证轴颈在启

动及停车时润滑充分，从而有效避免该过程产生

干摩擦；流量与供油压力成正比关系，而与转速基

本无关．随着转速增加动压效应增强，轻载时轴承
在小偏心率下工作．
３）理论分析和试验结果较吻合，证明理论分

析的正确性．
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