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摘要：本文在分析偏心艉轴承润滑性能的基础上，建立艉轴承局部磨损和刚度的弹流耦合润滑模型，并编写有

限差分法和有限元法联合程序求解轴承弹性变形，采用质量守恒边界条件代替雷诺边界条件，详细讨论局部磨

损深度、轴承弹性模量等因素对轴承流体动压力、液膜厚度、空穴区域和摩擦力规律的影响。结果表明：刚体轴

承局部磨损深度低于阈值时有益于轴承润滑，而超过阈值时对应的最大流体动压、摩擦力和空化区域将明显增

加；轴承弹性形变对计算结果影响不可忽视，弹性形变和局部磨损同时存在，其变化规律与刚体轴承局部磨损

变化趋势基本一致。
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Analysis of lubrication characteristics of ship stern
bearing considering wear depth and

elastic deformation
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Abstract: Based on the analysis of the lubrication performance of the eccentric stern bearing, an elasto-hy⁃
drodynamic coupling lubrication model for the local wear and stiffness of the stern bearing was established.
The joint program of finite difference method and finite element method was compiled to solve the elastic de⁃
formation of the bearing, and the mass conservation boundary condition was used to replace the Reynolds
boundary condition. The effects of local wear depth, bearing elastic modulus and other factors on the hydrody⁃
namic pressure, liquid film thickness, cavitation area and friction law of the bearing were discussed in detail.
The results show that when the local wear depth of rigid body bearing is lower than the threshold value, it is
beneficial for bearing lubrication. When the local wear depth exceeds the threshold value, the maximum hy⁃
drodynamic pressure, friction force and cavitation area increase significantly. The influence of bearing elastic
deformation on the calculation results cannot be ignored. Elastic deformation and local wear exist at the same
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time, and the change law is basically consistent with the change trend of local wear of rigid body bearings.
Key words: stern bearing; local wear; elastic deformation; lubrication performance; finite element method

0 引 言

径向滑动轴承是船舶、泵机等回转机构设备中不可或缺的零件，被广泛应用于不同行业。船舶艉

轴在船舶运行中用于传递发动机功率，因此对船舶艉轴承进行润滑分析十分必要。一般在船舶轴承

的流体润滑分析中，通常使用简化模型分析，轴承和轴颈被假定为刚体。随着润滑理论的发展和计算

技术的进步，在船舶轴承的润滑计算中，可以考虑一些原本被忽略的因素，例如使用有限元法计算轴

承的弹性变形效应，将局部磨损纳入考察并采用质量守恒空化边界条件（JFO）代替雷诺边界条件，从

而在整体上更接近实际情况。

Ausas等[1]研究了空化效应对纹理滑动轴承的影响，并研究了考虑空化影响的雷诺方程；Sun等[2]

基于轴承空化效应研究了轴颈涡动对滑动轴承静态和动态特性的影响，并将实验和仿真数据进行了

比较；Chen等[3]通过考虑空化效应，研究了微观结构对滑动轴承承载力的影响，发现在考虑了空化效

应后，轴承的承载能力得到了提高，计算的摩擦力矩明显大于传统模型计算的摩擦扭矩；Jamari等[4]通
过修改轴承表面纹理和选择不同粘度的润滑液，研究了纹理表面、润滑剂粘度和空化效应对流体动压

的影响。

Conway等[5]使用弹性位移方程研究了刚性轴承座中特殊形状轴瓦表面弹性位移分布的变化，并

简化了求解弹性变形的过程；Xiao等[6]迭代求解表征内燃机柱塞泵润滑性能的参数，并分析了是否考

虑弹性变形导致的润滑性能差异，发现考虑弹性变形后，其计算结果会受到影响；Shenoy等[7]使用有限

元方法研究了不同纵横比下轴承的压力分布，并评估了轴承的应力和变形，发现弹流润滑的计算结果

与标准计算程序结果的一致性吻合较好；Tauviqirrahman等[8]基于CFD-FSI方法，提出了考虑材料弹性

变形和磨损劣化影响的水润滑聚合物复合轴承模拟分析和优化设计方法，提高了水润滑轴承的设计

精度；Wang等[9]提出了滑动轴承弹性变形的耦合算法，该算法可以考虑每个压力迭代过程中弹性变形

对压力分布的影响；汪盛通等[10]基于水润滑波纹轴承的流固耦合模型，研究了不同波纹类型和个数对

轴承润滑性能的影响。

国内外还有许多学者开展了对磨损轴承润滑特性的研究。Dufrane等[11]基于汽轮机轴承的磨损建

立了两个磨损模型，并将外部载荷施加到旋转轴上，在其表面上考虑颗粒磨损；Machado等[12]对第二种

轴承磨损模型进行了实验分析，但只对该模型进行了定性分析；Sharma等[13]分析了磨损后不同纵横比

轴承的润滑性能，发现磨损对小纵横比轴承润滑性能影响很大；Liu等[14]分析了水润滑橡胶轴承磨损

后的润滑特性，比较了不同磨损深度对流体润滑的影响；宋新涛等[15]考虑了轴承运行过程中的局部磨

损和空化效应，但忽略了在动载荷作用下轴会发生变形的可能。

事实上，为了更准确地分析船艉轴轴承润滑性能，应采用 JFO质量守恒边界条件。如上所述，学

者们已对滑动轴承的润滑特性进行了大量研究，其中包括在空化和弹性变形的综合模型中，使用了简

单的Winkler变形公式和雷诺边界条件，但这些力学模型的计算精度还有待进一步提高，且前者假设

模型是一维的，后者不能正确解释油膜重整时的情况，也不遵守质量守恒定律。有鉴于此，本文使用

Elrod的改进算法，采用有限元算法代替Winkler的变形公式，同时把轴承磨粒磨损后的结构参数变化

也纳入考察，因而所求解的弹性变形更符合实际情况。

1 润滑模型

在轴承运行过程中，油膜分为收敛区和发散区。当油膜压力小于空化压力时，轴承发散区（即空
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化区）内润滑油中溶解的气体逃逸，造成油膜破裂。在空化区，其中的压力是恒定的。在求解过程中，

为了自动识别轴承的全膜区域和空化区域，并在不同区域求解不同的润滑方程，引入了开关变量 g（用

于识别空化区域）和一般变量 p0[16]。

p0 =
ì

í

î

ïï
ïï

p - pc p0 ≥ 0 (全膜区域 )
ρc
ρ
- 1 p0 < 0 (空化区域 )

g = {1 p0 ≥ 0
0 p0 < 0

(1)

基于 JFO边界条件的雷诺方程为

∂
∂x ( )h

η

3
g
∂( p0 )
∂x + ∂

∂y ( )h
η

3
g
∂( p0 )
∂y = 6U [1 + (1 - g ) ] ∂(hp0 )∂x (2)

式中，x和 y是轴承展开的周向坐标和轴向坐标，h为油膜厚度，η为润滑液粘度，U为转速，pc为空化压

力，ρc为空化区域气液混合密度。

1.1 承载力

通过对流体动压力进行积分，可以获得承载力，在X和Y方向上的承载力分量分别为

Foily = -∬poilcosφdA
Foilx = -∬poilsinφdA (3)

式中，Foilx为水平承载力，Foily为竖直承载力，A为完整的液膜面积。

承载角ϕ和承载力Foil分别为

Foil = F 2oilx + F 2oily
ϕ = (1 - signFy ) ⋅ 90∘ + signFy ⋅ signFx ⋅ ϕ' (4)

ϕ又可表示成ϕ' = arctan || Fx /Fy 。

在稳定状态下，轴颈中心的平衡位置可由Foil和外载荷W确定，平衡方程为

W + Foil = 0 (5)
1.2 有限元法求解弹性变形

采用与文献[17]中相同六面体单元对轴承进行有限元网格划分，其内表面的网格尺寸与差分离散

雷诺方程时的网格尺寸保持一致，轴承网格划分见

图 1。绿色面为周边固定支撑边界，Ke为单元刚度矩

阵，B为应变矩阵，C为材料常数矩阵。

在获得单元刚度矩阵后，将轴瓦厚度分层以划

分节点并编号，以便将单元刚度阵组装成总刚度矩

阵。通过总刚度矩阵，可以建立单元节点力和节点

位移之间的关系。位移矩阵可以通过将力矩阵乘以

总刚度矩阵的逆矩阵来获得。

F = Ku (6)
式中，K为总刚度矩阵；F为各个节点等效载荷；u为

各节点位移，代入油膜厚度的计算中。

流体部分和固体部分具有相同的力和变形。流固耦合边界条件为

图1 轴承三维有限元网格

Fig.1 3D finite element grid of bearing
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Fsoild = F fliuidΔδsoild = Δδ fluid (7)
1.3 磨损的膜厚方程

对于轴承磨损模型，Dufrane提出了两个几何模型来描述轴承磨损后的形状。第一种是轴承磨损

后其磨损半径与轴半径相等，第二种是轴承磨损后的磨损半径大于轴半径，其中，第二种更加贴合实

际情况。基于Dufrane提出的模型（图2），膜厚方程为

Δhwear = {hmax - c (1 + cosθ ) θs < θ < θ f
0 0 < θ < θs, θ f < θ < 2π (8)

式中，θs是磨损的起始角，θ f是磨损的终止角，hmax为磨损的最大深度，c为半径间隙。

本模型的液膜厚度是初始膜厚与局部磨损和弹性变形量的叠加，按照文献[18]膜厚方程可表示为

h = c + ecos ( )θ - φ + tanγ ( y - L2 )cos(θ - φ ) + Δδ + Δhwear (9)
ε = e

c
(10)

式中，ε为偏心率，e和 φ分别是中间截面的偏心率和偏心角，Δδ是有限元方法计算所得的弹性变形

量，γ为偏转角。

1.4 摩擦力

轴承的摩擦力由流体剪切应力产生，根据文献，滑动轴承的剪切力 τ为

τ = ηU
h
+ h2

∂p
∂x (11)

摩擦力 foil和摩擦系数μ可分别表示为

foil = ∬
A

τdA
μ = foil W

(12)

2 求解过程

先获得的一组压力作用在轴瓦内表面，作为FEM求解的边界条件得到对应的弹性变形量，然后将

变形量添加到下一迭代循环的膜厚度方程中。具体求解流程如图3所示。

图2 轴承局部磨损图

Fig.2 Diagram and picture of local wear of bearing
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3 程序验证

本章假设轴承为刚性。为了验证承载力准确性，本文使用文献[19]中的相同参数进行模型验证，

文献[19]中的参数如表 1所示，轴承承载力计算与实验结果的对比情况如图 4（a）所示；为了验证空穴

程序的有效性，本文使用与文献[8]相同的参数，文献[8]的参数如表 2所示，相应的计算结果与文献[8]
中的实验数据对比如图4（b）所示。

图3 求解流程图

Fig.3 Flow chart of solution

oil

oil

表1 参考文献[19]的参数

Tab.1 Selected parameters from Reference [19]

参数

轴承直径D /mm
轴承长度 l /mm
间隙比 c /m
偏心率ε
转速n / ( r⋅min-1 )
润滑剂动力黏度η / (Pa⋅s)

数值

80
80
0.001
0.6

100-900
0.001

表2 参考文献[8]的参数

Tab.2 Selected parameters from Reference [8]

参数

轴承内径R /mm
轴承长度 l /mm
间隙比 c /m
偏心率ε
转速n / ( r⋅min-1 )
外载荷W /N
润滑剂动力黏度η / (Pa⋅s)

数值

50

80

0.001 45

0.58

2000

4000

0.0277

图4 承载力和流体动压程序验证

Fig.4 Verification of results for bearing capacity and hydrodynamic pressure

（a）轴承承载力 （b）流体动压

仿真结果
实验结果[19]

转速（r/min） 周向角度(°)
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轴承承载力计算结果与实验结果符合程度较好，误差小于 5%。文献[8]中考虑了进油槽影响，

本文流体动压计算数值与实验数据有一定差异但趋势一致，故本文的计算程序能够用于后续

研究。

4 计算与结果分析

为考察轴承局部磨损深度和轴承弹性形变对轴承润滑特性的影响，本文将设置以下 4种不同

算例：

①算例 a：既考虑局部磨损深度又考虑弹性变形（WEHD，Wear and Elastic Hydrodynamic Dynam⁃
ics）；

②算例b：只考虑局部磨损深度不考虑弹性形变（WHD，Wear Hydrodynamic Dynamics）；

③算例 c：只考虑弹性变形不考虑局部磨损（EHD，Elastic Hydrodynamic Dynamics）；

④算例d：局部磨损和弹性变形都不考虑的刚体轴承（HD，Hydrodynamic Dynamics）
本文轴偏角γ默认为0.01°，起始偏心率 e为0.2，模型参数如表3所示。

表3 模型参数

Tab.3 Parameters of the model

名称

轴承内径

轴承外径

轴承长度

半径间隙

偏心距

符号/单位

R/mm
R/mm
l/mm
c/mm
e/mm

数值

30
32
66
0.06
0.012

名称

转速

粘度

空化压力

外载荷

符号/单位

n/ ( r⋅min-1 )
η/ (Pa⋅s)
pc /Pa
W/N

数值

200
0.018

-721 39.79
12 000

4.1 雷诺边界和质量守恒边界条件对比

分别使用雷诺边界条件和质量守恒边界条件，对比由算例 d所得的膜厚、流体动压等参数，其

中轴偏角 γ为 0°。图 5为两种边界条件对应的流体动压和膜厚对比二维图，可以看到，质量守恒

边界条件比雷诺边界条件的最大流体动压值略大。图 6为两种边界条件对应的流体动压对比三

维图。

L=50L=50

流
体

动
压
（
MP
a）

图5 两种边界条件的流体动压和膜厚对比二维图

Fig.5 2D comparison diagram of hydrodynamic pressure and film thickness for two kinds of
boundary conditions
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4.2 不同局部磨损深度对刚体轴承润滑特性影响

下面以膜厚、流体动压、空穴区域、摩擦力为主要指标，对比分析算例 b（WHD），在不同的最大磨

损深度（hmax分别为0.1c，0.3c，0.5c）和算例d（HD）的计算结果。

轴承二维膜厚图如图 7所示，WHD的膜厚周向分布较HD的膜厚有明显差异，在底部区域随着磨

损深度增加逐渐平坦，承压区域增大，最小膜厚均大于HD算例，在周向角为0°时可以清楚看到偏心率

随着磨损深度增加而变大，膜厚曲线发生偏移说明局部磨损深度会改变轴承的承载角并让轴颈下沉。

图 8为轴承不同局部磨损深度的摩擦力，磨损深度小于 0.3c时摩擦力降低 7%，超过 0.3c后逐渐增加至

33.2 N。

图 9和图 10分别为轴承不同局部磨损深度条件下的膜厚三维图和流体动压三维图。最大液膜压

力从无磨损的 26.419 MPa减少到 24.06 MPa再增加至 34.227 MPa，由于偏角的存在，HD的流体动压收

长度（mm）
周向角度（°）

图6 两种边界条件的流体动压和膜厚对比三维图

Fig.6 3D comparison diagram of hydrodynamic pressure and film thickness for two kinds of boundary conditions

图7 轴承L=100截面二维膜厚图

Fig.7 2D film thickness diagram of end face
图8 不同局部磨损深度摩擦力

Fig.8 Friction at different local wear depths

c
c
c

h
h
h

（a）HD膜厚图 （b）WHD（hmax =0.1c）膜厚图

膜
厚

膜
厚

1386 船舶力学 第 28卷第 9期

流
体

动
压
（
MP
a）

流
体

动
压
（
MP
a）

周向角度（°）
长度（mm）

长度（mm） 周向角度（°） 长度（mm） 周向角度（°）



敛图形靠近轴承一端，符合实际情况。随着磨损增加，流体动压的收敛图形逐渐发生巨大改变，峰值

位置逐渐向轴承中点靠拢并且有多个收敛峰，承压区域明显增加。图 11为空化区域云图，空化区域

从轴承一端向轴承中点移动，区域逐渐变大，发生干摩擦的风险增加。空化区域产生原因是流体区域

压力低于液体的饱和压力，液体溶解的气体析出导致油膜破裂，计算结果为负值但实际为 0。在船舶

实际运行时，船艉轴出现微小磨粒磨损虽然可以增加最小液膜厚度，减小摩擦耗散和流体动压，但磨

损深度增加对轴承润滑性能影响不可忽略。

（c）WHD（hmax =0.3c）膜厚图 （d）WHD（hmax =0.5c）膜厚图

图9 不同局部磨损深度膜厚三维图

Fig.9 3D drawing of film thickness at different local wear depths

（a）HD流体动压 （b）WHD（hmax =0.1c）流体动压

（c）WHD（hmax =0.3c）流体动压 （d）WHD（hmax =0.5c）流体动压

图10 不同局部磨损深度流体动压三维图

Fig.10 3D diagram of hydrodynamic pressure at different local wear depths
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4.3 不同弹性模量对轴承润滑特性影响

下面对比算例 c（EHD，弹性模量取 800、1200、1600、2000 MPa）和算例 d（HD）的计算结果，以分析

轴承弹性模量对润滑性能影响。图 12为 Length=100的端面处二维膜厚图，图中可以清晰看到，最小

膜厚随轴承弹性模量增加而减小，与HD算例的计算膜厚结果有一定差异。图 13中摩擦力从 33.44 N
增加至33.60 N，变化基本可以忽略不计。

三维膜厚如图 14所示，可以看出，弹性模量的变化不会让膜厚收敛图形发生改变，只有其数值发

生微小变化。图 15中最大流体动压从 26 MPa增加至 30 MPa，流体动压略有增加，与HD算例计算所

得25 MPa有明显差异。图16为空穴云图，可以看到空穴形状和位置没有明显改变，与HD算例空穴一

（c） （d）

（a） （b）

图11 不同局部磨损深度空化区域云图

Fig.11 Contour plot of cavitation region with different local wear depths

图12 Length=100端面二维膜厚图

Fig.12 2D film thickness diagram of end face
图13 轴承不同弹性模量摩擦力

Fig.13 Friction force of bearing with different
elastic moduli

（MPa）
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样，靠近轴承一端形状为水滴形。

（a）EHD（E=800 MPa）膜厚图 （b）EHD（E=1200 MPa）膜厚图

（c）EHD（E=1600 MPa）膜厚图 （d）EHD（E=2000 MPa）膜厚图

图14 轴承不同弹性模量膜厚三维图

Fig.14 3D drawing of film thickness of bearing with different elastic moduli

（a）EHD（E=800 MPa）流体动压 （b）EHD（E=1200 MPa）流体动压

（c）EHD（E=1600 MPa）流体动压 （d）EHD（E=2000 MPa）流体动压

图15 轴承不同弹性模量流体动压三维图

Fig.15 3D diagram of hydrodynamic pressure of bearing with different elastic moduli
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滑动轴承摩擦力和空化区域对弹性模量变化不敏感，但弹性模量变化会影响最大流体动压和最

小膜厚，进行轴承润滑分析时，可考虑弹性变形以获得更高计算精度。在选用轴承时，在满足最小弹

性模量基础上，可选用弹性模量较小的轴承以增大最小膜厚。

4.4 局部磨损深度和弹性模量对轴承润滑特性影响

为分析局部磨损和轴承弹性形变对轴承润滑性能的综合影响，下面通过对比算例 a（WEHD）（最

大磨损深度 hmax分别取 0.1c、0.3c，弹性模量E取 1200、2000 MPa）和算例 c（EHD）（E取 1200、2000 MPa）
作进一步分析。

二维膜厚如图 17所示，液膜厚度在弹性形变和局部磨损的双重作用下，其中起主导影响的是局

部磨损深度，轴承的最小膜厚、承载角和偏心率等主要参数随局部磨损深度增加而变化。

（c） （d）

（a） （b）

图16 轴承不同弹性模量空化区域云图

Fig.16 Contour plot of cavitation region of bearing with different elastic moduli

（a） （b）
图17 轴承不同局部磨损深度和弹性模量的膜厚图

Fig.17 Film thickness diagram of bearing with different local wear depths and elastic moduli

L L

EHD(E=1200 MPa)
WEHD(hmax=0.1c, E=1200 MPa)WEHD(hmax=0.3c, E=1200 MPa)

EHD(E=2000 MPa)
WEHD(hmax=0.1c, E=2000 MPa)WEHD(hmax=0.3c, E=2000 MPa)
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轴承不同局部磨损深度和弹性模量的摩擦力如图 18所示。在微小局部磨损下，WEHD算例的摩

擦力变化趋势与EHD算例的变化趋势基本一致，摩擦力小幅度降低；当局部磨损增加至0.3c时摩擦力

出现大幅增加，平均增长为 31.2%。对比 4.1~4.3节中摩擦力计算结果可知，滑动轴承摩擦力主要与轴

承结构有关，弹性模量对摩擦力的影响可忽略不计。

不同局部磨损深度和弹性模量的最大流体动压如图 19所示，WEHD算例条件下微小的局部磨损

会降低最大流体动压，最大流体动压会近似线性增加，流体动压收敛图形趋势与EHD算例一致；当局

部磨损深度增加至 0.3c后，最大流体动压平均增加 24%。空化区域云图见图 20，随着局部磨损深度增

（a） （b）
图18 轴承不同局部磨损深度和弹性模量的摩擦力

Fig.18 Friction force of bearing with different local wear depth and elastic moduli

图19 轴承在不同局部磨损深度和弹性模量下的最大流体动压

Fig.19 Maximum hydrodynamic pressure of bearing with different local wear depths and elastic moduli

（a） （b）
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加，空穴位置形状发生了显著改变，从边缘向轴承中点转移，油膜破裂区域有增大趋势，弹性模量的改

变基本不会改变空化区域的形状和位置。

综上所述，在 EHD条件下引入局部磨损会大幅改变膜厚、摩擦力和最大流体动压的变化规律。

当轴承局部磨损深度小于 0.3c时，对轴承的润滑性能产生有益影响，如降低摩擦耗散和流体动压，空

化区域也不会明显增加；当局部磨损深度超过 0.3c时，摩擦耗散、流体动压和空化区域会显著增加，也

使得轴承磨损加剧和磨损范围变大。

5 结 论

本文为更准确地模拟船舶艉轴的真实运行情况，默认轴偏角为 0.1°，并考虑磨损轴承的弹性变

形，提出了一种更加贴近船艉轴真实运行情况的润滑分析模型。通过 4种不同工况（算例）比较，得出

了以下几点结论：

（1）刚体轴承存在微小局部磨损，轴承的润滑性能会提升，最小膜厚增加，收敛斜率降低，最大流

体动压和摩擦力减小；当磨损深度超过一定阈值后，轴承润滑性能会大幅下降，油膜破裂的区域、最大

流体动压、承压区和摩擦耗散都会增加，有磨损加剧的风险。

（2）轴承的弹性模量会对润滑分析造成影响，对比HD模型计算其数值变化不可忽视，在进行油

膜润滑分析时需要考虑弹性变形；摩擦力对弹性模量的变化不敏感，它与轴承结构有关。

（3）轴承处在弹性形变和局部磨损的双重作用下，但对轴承润滑性能起重要作用的是局部磨损，

在WEHD算例条件下，局部磨损深度变化对轴承润滑性能的影响规律与WHD条件下的变化规律基本

一致，摩擦力相比于EHD算例平均增加31.4%，最大流体动压增加24%，油膜破裂区域增大。
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