
2025， 47（5）：1‑11Journal of Mechanical Strength

液体动静压球轴承转子系统振动特性分析

朱 锐 沈景凤 卢明明 顾春兴

（上海理工大学 机械工程学院，上海 200093）
摘要：液体动静压球轴承在中高速下，动压效应使楔形空间内的流体发生涡动，转子的振动特性可能受到油膜涡动

影响，主轴回转精度因此降低。针对小孔节流的液体动静压球轴承，将涡动形式分为柱面涡动与锥面涡动，建立润滑数

学模型与转子动力学模型并联立求解，得到轴心轨迹与振动幅值；探究形心偏移距离、初始偏转角度对转子系统振动特

性的影响。结果表明，与纯柱面涡动相比，综合考虑锥面涡动之后，轴心轨迹稳定性下降，振动幅值增加；随着形心偏移

距离的增加，轴心轨迹的稳定性与振动幅值大幅度下降；随着初始偏转角度的增加，轴心轨迹的稳定性与振动幅值仅会

小幅度下降。由此得出，改变形心偏移距离比改变初始偏转角度对轴承转子系统的轴心轨迹稳定性及转子系统的振动

特性影响更大。
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0　引言

液体动静压球轴承以其承载力大、回转精度高、

寿命长等优势，应用于众多精密、超精密机床［1］。转子

系统在中高速运行时，动压效应导致楔形空间内的流

体发生涡动，使转子同时发生柱面涡动和锥面涡动，

从而改变转子系统的振动特性，降低主轴回转精度，

影响机床加工工件表面的加工质量。由于转子的轴

心轨迹与振动幅值能够反映转子轴系的振动特性，所

以本文以小孔节流的液体动静压球轴承为研究对象，

通过研究转子轴心轨迹与振动幅值的变化，分析转子

系统的振动特性。

轴心轨迹可以综合反映轴承工作状态，非线性轨

迹法考虑转子在运行时受到自身重力、油膜力、不平

衡力，以及外载荷的影响，通过龙格-库塔法求解非线

性运动方程，得到完整的轴心轨迹，轨迹形状和轴心

振动幅值的变化可以用来判断轴承是否为最佳稳定

形态［2］。MERUANE等［3］针对滑动轴承，提出一种识别

轴承线性、非线性刚度及阻尼系数的通用框架，能够

确定不同条件下轴承的非线性动态响应。ENE等［4］针
对三叶结构的滑动轴承，分析了小扰动下转子的稳定

性与涡动频率。林禄生等［5］针对深浅腔液体动静压轴

承，建立相应的计算流体动力学（Computation Fluid 
Dynamics, CFD）模型，结合动网格技术与转子动力学

求解出转子轴心轨迹。胡斌梁等［6］针对液体静压轴

承，建立轴承转子系统的动力学模型，采用欧拉算法

计算出转子轴心轨迹，分析了不同结构参数对主轴轴

心轨迹的影响。王攀等［7］针对典型结构的动静压轴

承，采用 6自由度模型及动网格的计算方法，得到轴心

轨迹的瞬态变化过程。SINGH等［8］针对液体动压滑动

轴承建立数学模型，采用有限元法离散化雷诺方程，

之后通过龙格-库塔法求解出线性与非线性轴颈运动

轨迹。CHEN 等［9］针对受滑移影响的滑动轴承，建立

轴心轨迹计算模型，结果表明，转子的回转精度会随

着滑移长度的增加而降低。胡灿等［10］针对液体静压

主轴，根据可控节流器的工作原理与特性，建立相关

的转子动力学模型，通过数值模拟的方法揭示可控节

流器提升主轴回转精度的机制。熊万里等［11］针对液

体静压主轴，建立了流固热耦合仿真模型，通过数值

模拟得到轴心轨迹，揭示供油压力、动不平衡、轴颈圆

度误差对转子回转精度的影响。RÉDL等［12］针对不同

润滑剂润滑的滑动轴承，将试验测量数据代入仿真模

型中对比轴心轨迹的稳定性。

综上所述，本文考虑在中高速下转子系统受到柱

面涡动跟锥面涡动的共同影响，推导并建立相应的润

滑数学模型与转子动力学模型。与纯柱面涡动对比，

分析两种涡动共同影响下转子系统振动特性的不同；

并探究形心偏移距离、初始偏转角度对转子系统振动

特性的影响规律，为液体动静压球轴承更广泛地应用

于精密、超精密机床提供参考。
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1　液体动静压球轴承轴系结构及油膜涡动分类

1. 1　轴系结构

液体动静压球轴承的轴系结构如图 1 所示，主要

由主轴、外置节流器、凹半球、凸半球、油腔及液压回

路等部件构成。液体动静压球轴系只需一套供油系

统，当轴承开始工作时，由纯静压效应来提供轴承承

载能力，一定压力为Ps的压力油经过小孔节流器流入

油腔内，流量为 Q，由于小孔节流器存在阻力 Rg，所以

损耗在节流器上的压力为 Δ = QRg，则油腔内的压力

为 P i = Ps - Δ，油腔中的压力油经过间隙重新流回油

箱，形成完整的液压回路。当主轴有一定转速后，外

载荷和主轴自身重力使得转子偏心，此时的动压效应

与静压效应同时提供轴承承载能力。

1. 2　油膜涡动分类

如图 2所示，随着转子运动，油液进入轴承的间隙

中，主轴顺着转子转动的方向发生偏移，油液在楔形面

内受到挤压而产生油膜压力，在轴承间隙最小处油膜

压力最大，形成动压效应。在中高速运行时，动压效应

明显，且转子系统容易产生载荷的扰动，油液从楔形面

的大口进、小口出，楔形面内油液存在速度梯度，产生

油膜涡动。如图 3、图 4所示，发生柱面涡动时，楔形面

中心线处的速度即为平均速度；发生锥面涡动时，楔形

面内油膜涡动情况变得更加复杂，流体的速度梯度变

大，流体平均速度处不再是楔形面的中心线。

2　液体动静压球轴承润滑模型

2. 1　雷诺方程

基于流体力学与液体润滑理论，通过简化的纳维-

斯托克斯方程和无滑移的边界条件，推导出球坐标系

下液体动静压球轴承的量纲一雷诺方程［13］，为
∂

∂φ
( H 3 ∂-P

∂φ
) + sin θ ∂

∂θ
( H 3 sin θ ∂-P

∂θ
) =

6ωηR2 sin2θ
PsC2

∂H
∂φ

+ 12ωηR2 sin2θ
PsC2

∂H
∂τ

（1）

式中，φ为周向角；H为量纲一油膜厚度；
-P为量纲一油

膜压力；θ 为轴向角；ω 为旋转角速度；η 为压力油黏

度；R为轴承半径；Ps为供油压力；C为油膜初始厚度；τ
为量纲一的时间。

为了方便划分求解域网格，利用参数变换式 a =
-ln tan (θ/2)，把球坐标系转换为笛卡儿坐标［14］，笛卡

儿坐标系下的量纲一雷诺方程为

∂
∂φ

( H 3 ∂-P
∂φ

) + ∂
∂a

( H 3 ∂-P
∂a

) =
Λ ( 2ea

e2a + 1 ) 2 ∂H
∂φ

+ 2Λ ( 2ea

e2a + 1 ) 2 ∂H
∂τ

（2）
式中，Λ = 6ωηR2 /PsC2。

2. 2　坐标系的建立与坐标转换

与单独考虑柱面涡动不同，在综合考虑转子的锥

面涡动后，转子的形心会偏离轴承中心一段距离 z，并
且会增加两个偏转角度变量，因此，根据转子系统特

图1　液体动静压球轴承的轴系结构

Fig. 1　Shaft system structure of spherical hybrid  sliding 
bearings

图2　动压效应示意图

Fig. 2　Diagram of the dynamic pressure effect

图3　柱面涡动示意图

Fig. 3　Diagram of the cylindrical whirl

图4　锥面涡动示意图

Fig. 4　Diagram of the conical whirl
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点，建立新的坐标系。如图 5所示，将最初的坐标系O-

XYZ 平移一段距离 z，得到新的坐标系 e-X1Y1 Z1；将坐

标系 e-X1Y1 Z1 绕 X1 轴旋转一个微小的角度 θx，旋转角

速度为 θ̇x，得到坐标系 e-X2Y2 Z2，旋转矩阵是 T1；再将

坐标系 e-X2Y2 Z2 绕 Y2 轴旋转一个角度 θy，旋转角速度

为 θ̇y，得到坐标系 e-X3Y3 Z3，旋转矩阵是 T2；最后将坐

标系 e-X3Y3 Z3 绕 Z3 轴旋转固定角度 φ（φ = ωt，其中，t
为时间）得到坐标系 e-X4Y4 Z4，旋转矩阵是T3。则总的

旋转矩阵可用T = T1T2T3表示：

T1 = é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

ú1 0 0
0 cos θx sin θx0 -sin θx cos θx

，T2 = é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úcos θy 0 -sin θy0 1 0
sin θy 0 cos θy

，

T3 = é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úcos ωt sin ωt 0
-sin ωt cos ωt 0

0 0 1
，

T = é

ë

ê

ê
êê
ê

ê ù

û

ú

ú
úú
ú

úcos ωt sin ωt θx sin ωt - θy cos ωt
-sin ωt cos ωt θx cos ωt + θy sin ωt

θy -θx 1
。

2. 3　建立油膜厚度模型

在求解雷诺方程的过程中，油膜厚度是重要参

数；在运行中，转子的实际油膜厚度是柱面和锥面涡

动效应的叠加。在只考虑柱面涡动时，油膜厚度跟转

子的形心偏移距离无关，仅是周向角的函数，油膜厚

度计算式为

h = C + x sin φ - y cos φ （3）
式中，（x，y）为轴心位置坐标。

当同时考虑锥面涡动时，转子轴心线与轴承孔中

心线不再平行，此时某一点的油膜厚度不仅跟周向位

置有关，还与形心偏移距离有关，即 z的大小有关。根

据式（3）可以发现，垂直于 z轴截面上节点的油膜厚度

取决于转子截面的形心坐标。通过上面的旋转矩阵，

可以得出转子形心坐标（0，0，z）对应到惯性坐标系上

的坐标为（zθy，-zθx，z），此时油膜厚度计算式为

h = C + x sin φ - y cos φ + zθy sin φ - zθx cos φ（4）
式中，θx为绕 x轴的初始偏转角；θy为绕 y轴的初始偏转

角；z为轴心偏移距离。

量纲一的油膜厚度计算式为

H = 1 + X sin φ - Y cos φ + Zθy sin φ - Zθx cos φ（5）
式中，（X，Y）为量纲一的轴心位置，X=x/C，Y=y/C；Z=
z/C。

油膜厚度随时间的变化表达式为
∂H
∂τ

= Ẋ sin φ - Ẏ cos φ + Zθ̇y sin φ - Zθ̇x cos φ（6）
式中，Ẋ 为水平方向量纲一轴心速度，Ẋ = x/Cω；Ẏ 为

竖直方向量纲一轴心速度，Ẏ = y/Cω；θ̇x 为绕 x轴的偏

转角速度，θ̇x = θx /ω；θ̇y 为绕 y 轴的偏转角速度，θ̇y =
θy /ω。

2. 4　封油边压力与油腔压力求解

利用有限差分法，将式（2）整理成差分形式，则得

到封油边处压力表达式，为

P̄i,j = AP̄i + 1,j + BP̄i,j + 1 + C'P̄i - 1,j + DP̄i,j - 1 + E
F （7）

式中，A、B、C'、D、E、F均为系数。

本文研究的液体动静压球轴承有 4个油腔，4个油

腔对称分布，流经每个油腔的流量计算式为

Q = k πd2

4
2 (P s - P i )

ρ （8）
式中，k为流量系数；d为小孔直径；Ps为供油压力；Pi为
油腔压力；ρ为油液密度。

在已知供油压力时，可以通过流量连续定理求解

油腔压力，即单位时间内流入油腔的压力油流量与流

出油腔的压力油流量相等，结合图 6所示油腔流量示

意图，推导出以下计算式：

ì
í
î

Qout = Q2 + Q3 + Q4 - Q1
Qout = Q in

（9）
式中，Q1、Q2、Q3、Q4为流出油腔的流量；Qout为单位时间

内流出油腔的压力油流量；Qin为单位时间内流入油腔

的压力油流量。

在笛卡儿坐标系下，液体动静压球轴承在单位时

间内流经封油边单位宽度截面的周向和轴向体积流

量计算式分别为

图5　考虑涡动后的坐标系

Fig. 5　Coordinate system after considering the whirl

图6　油腔流量示意图

Fig. 6　Diagram of the oil chamber flow
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ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

qφ = 1
2 ωhr2 - h3

12η
∂p
∂φ

qa = h3

12η
∂p
∂a

（10）

式中，qφ 为单位时间内流经封油边单位宽度截面的周

向体积流量；qa 为单位时间内流经封油边单位宽度截

面的轴向体积流量；r为轴承转子半径；P 为油膜内任

意一点的压力。

对式（10）进行积分可得单位时间内流经周向和

轴向切面的平均体积流量，再进行量纲一化可得

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

Q̄φ = Qφ / PsC3

12η
= ∫

a1

a2 ( ΛH - H 3 ∂P̄
∂φ

)da

Q̄a = Qa / PsC3

12η
= ∫

φ1

φ2
H 3 ∂P̄

∂a
dφ

（11）

根据油腔位置的不同，可以分别求出 4 个油腔量

纲一流量 Q̄1、Q̄2、Q̄3、Q̄4。为了提高计算的准确性与

运算效率，采用松弛迭代法，其计算式为

P (k' + 1)
i,j = sP( )k'

i,j + (1 - s) P̄ (k' + 1)
i,j （12）

式中，s为松弛因子，一般在［0，2］内取值；k'为迭代次

数，k' = 0，1，2，…。

采用的收敛标准为

[ ∑
i = 1

N

|| P (k')
i - P (k' - 1)

i ] / (∑
i = 1

N

Pi ) ≤ δ （13）
式中，δ 为收敛精度。用 δ 判断迭代结果是否达到足

够的精度，其中 δ 取值为 1×10-5，即当精度小于 1×10-5

时停止求解。

2. 5　非线性油膜力以及力矩计算

油膜力可以反映油膜的承载能力。运用辛普森

积分法对油膜压力分布的周向方向和轴向方向进行

积分，则液体动静压球轴承的油膜力计算式为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

Wx = ∫
a1

a2 ∫0

2π
R2 P sin φdadφ

Wy = -∫
a1

a2 ∫0

2π
R2 P cos φdadφ

（14）

油膜力矩通过油膜力跟力臂的乘积得到，力臂的

大小是形心偏离距离，计算式为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

Mx = ∫
a1

a2 ∫0

2π
zR2 P sin φdadφ

My = -∫
a1

a2 ∫0

2π
zR2 P cos φdadφ

（15）

3　转子动力学模型的建立

3. 1　建立柱面涡动转子动力学方程

如图 7 所示，转子在运动时受到重力、油膜力跟

外载荷的共同影响，因此转子动力学方程为

ì
í
î

Mẍ ( ωt ) = Wx ( ωt ) + qx ( ωt )
Mÿ ( ωt ) = Wy ( ωt ) + qy ( ωt ) - Mg

（16）

式中，qx、qy均为不平衡载荷；M 为主轴质量；g 为重力

加速度。

式（16）两边同时除以 MCω2，可得量纲一运动方

程，为

ì
í
î

ïï
ïï

Ẍ (τ ) = λW̄x (τ ) + Q̄x (τ )
Ÿ (τ ) = λW̄y (τ ) + Q̄y (τ ) - α

（17）

式中，( Ẍ，Ÿ ) = ( ẍ，ÿ )
Cω2 ；λ = Ps R2

MCω2；(W̄x，W̄y ) = (Wx，Wy )
Ps R2 ；

(Q̄x，Q̄y ) = (qx，qy )
MCω2 ；α = g

Cω2。

主轴质量的偏心程度用 eb 表示，不平衡载荷与 eb
的量纲一表达式为

ì
í
î

ïï
ïï

Q̄x (τ ) = Meb ω2 sin ( ωt ) / ( MCω2 ) = εb sin (τ )
Q̄y (τ ) = Meb ω2 cos ( ωt ) / ( MCω2 ) = εb cos (τ )（18）

式中，εb = eb /C。

3. 2　建立锥面涡动转子动力学方程

在综合考虑锥面涡动之后，还需要根据力矩平衡

方程建立转子转动部分的动力学方程［15］。如图 8 所

示，O点表示轴承中心；e点表示转子形心；b表示转子

质心；dm 表示质量单元；z、ρ1、ρ2、ρ3 表示各点之间的

距离。力矩平衡方程可以表示为

∫ ρ1 a0dm = Ms （19）
式中，a0 为质量单元加速度；Ms 为油膜力矩。将式

（19）化简并且投影到O-XYZ坐标系：

图7　转子轴心截面受力分析示意图

Fig. 7　Schematic diagram of the force analysis of the rotor axial 
center section

图8　力矩平衡示意图

Fig. 8　Diagram of the moment balance

4
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J c0b × ω̇R + ω×R × (J c0b × ωR ) = T × M s - ρc × T × Fe 
（20）

式中，J c0b 为转子的转动惯量；ω×R 为叉乘算子；ωR 为转

子在O-XYZ坐标系下的角速度；ω̇R 为转子在O-XYZ坐

标系下的角加速度；T为旋转矩阵；M s 为油膜力矩；Fe
为合外力；ρc 为定值，ρc = 1 × 10-7 m。

对式（20）进行化简，并且将化简结果量纲一化，

可得

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

J̄xx ψ̈x (τ ) - ( J̄yy - J̄zz )ψ̇y (τ ) =
cos (τ ) M̄x (τ ) + sin (τ ) M̄y (τ ) -
ρ̄c cos (τ ) Ẍ (τ ) - ρ̄c sin (τ )Ÿ (τ )

J̄yy ψ̈y (τ ) - ( J̄zz - J̄xx )ψ̇x (τ ) =
-sin (τ ) M̄x (τ ) + cos (τ ) M̄y (τ ) +
ρ̄c sin (τ ) Ẍ (τ ) - ρ̄c cos (τ )Ÿ (τ )

（21）

式中，J̄xx = Jx

MC2；J̄yy = Jy

MC2；J̄zz = Jz

MC2；ψ̈x = θ̈x

ω2；ψ̈y =

θ̈y

ω2； ψ̇x = θ̇x

ω； ψ̇y = θ̇y

ω； ( Ẍ，Ÿ )= ( ẍ，ÿ )
Cω2 ； (-M x，

-M y )=
1

MCω2 ( Mx，My )；ρ̄c = ρc
C 。

3. 3　转子动力学方程求解

液体动静压球轴承的润滑模型跟转子动力学方

程需要联立求解［16］，且轴心下一时刻的位置会随着

转子运动而变化，从而改变油膜厚度；同时，油膜压

力、油膜力、油膜力矩都会随着油膜厚度的改变而改

变。故在编程求解时，给定转子在 t = 0 时刻的姿态

位置为（x，y，z，θx，θy），轴心初始速度设置为 0，根据给

定的初始状态求得初始油膜厚度 H0，通过 H0进一步

求得初始时刻的油膜压力、油膜力及油膜力矩；使用

龙格-库塔法求解转子动力学方程式（17）与式（21），

得到下一时刻姿态位置；将新的姿态位置重新代入程

序计算，重复上述过程便可得到完整的轴心轨迹图。

计算流程如图 9所示。

图9　计算流程图

Fig. 9　Flow chart of the calculation

5
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4　结果与分析

如果没有特别说明，本文中动静压球轴承的基本

参数如表 1所示。

表1　动静压球轴承基本参数

Tab. 1　Basic parameters of the spherical hybrid sliding bearing

参数Parameter
轴承半径Bearing radius R/m

初始油膜厚度 Initial oil film thickness C/m
小孔直径Orifice diameter d/m

供油压力Oil supply pressure Ps/MPa
润滑油黏度Lubricant viscosity ƞ/（Pa·s）
润滑油密度Lubricant density ρ/（kg/m3）

流量系数Flow coefficient K0
转子 x方向的转动惯量

Moment of inertia in x-direction Jxx /（kg·m2）

转子 y方向的转动惯量
Moment of inertia in y-direction Jyy /（kg·m2）

转子 z方向的转动惯量
Moment of inertia in z-direction Jzz /（kg·m2）

数值Value
0.03

3.0 × 10-5

1 × 10-3

2.5
4 × 10-3

820
0.6

5.725 6 × 10-4

5.725 6 × 10-4

1.726 3 × 10-5

4. 1　算例对比验证

假设轴承中心位置为轴心初始位置，转子不受

不平衡载荷的影响，转子的偏转角度为 0，转子转速

n=1 500 r/min，转子质量为 20 kg，油膜初始厚度 C=
25 μm，参数 α=3. 971 8，计算总时间 τ=20π，将仿真出

来的轴心位移、油膜力与文献［17］53-54的结果作对比。

转子从中心释放时，由于受到重力的作用，转子

剧烈下降。如图 10所示，仿真出来 x、y方向的轴心位

移明显大于文献［17］53-54的结果。这是因为本文轴承

宽径比为 1，而文献［17］53-54宽径比为 2，所以承载能力

明显小于文献［17］53-54。但当转子稳定后，转子轴心位

置不再变化，x、y 方向振动幅值均为 0（不考虑不平衡

载荷），x方向油膜力大小为 0，y方向油膜力大小与重

力相等，即Wy=196 N。综上所述，本文轴心位移、油膜

力变化趋势与文献［17］53-54的趋势一致，说明本文建立

的润滑模型与转子动力学模型是可行的。

（a）文献［17］53-54的轴心位移

（a） Journal center displacement of the literature ［17］53-54

（b）仿真的轴心位移

（b） Simulated journal center displacement

（c）文献［17］53-54的油膜力

（c） Oil film force of the literature ［17］53-54

（d）仿真的油膜力

（d） Simulated oil film force
图10　转速为1 500 r/min时仿真结果与文献结果对比

Fig. 10　Comparison between simulation results and literature results

at 1 500 r/min

4. 2　柱面涡动振动特性分析

不平衡半径通常用来表示不平衡量的大小，本文

中的不平衡半径取 0. 3 μm，同时假设转子没有偏转

角，转子转速 n=3 000 r/min，转子质量为 18 kg，参数

α=3. 971 8，计算总时间 τ=40π。

由图 11可以看出，转子在自身油膜力、重力、不平

衡载荷的作用下不断振荡，最后趋于稳定，转子的轨

迹是一个收敛的椭圆，轴心平衡位置为 X=0. 280 3，
Y=0. 066 9，转子在稳定后围绕着平衡位置作小幅度的

振动，x 方向的振动幅值为 0. 118 5 μm，y 方向的振动

幅值为0. 370 5 μm，此时系统比较稳定，回转精度高。

6
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（a）柱面涡动转子轴心轨迹

（a） Journal center trajectory of the cylindrical whirl rotor

（b）转子量纲一轴心位置

（b） Dimension one journal center displacement of the rotor
图11　轴心非线性轨迹图

Fig. 11　Nonlinear journal center trajectory diagram

4. 3　复合涡动振动特性分析

4. 3. 1　转子形心偏移距离对转子振动特性的影响

形心偏移距离的不同会改变转子的轴心轨迹与

振动幅值。为探究其影响，在表 1 所列基本参数、转

速、质量、不平衡半径不变的情况下，假设转子的初始

偏转角度都为 0. 01 rad，改变形心偏移距离 z（0. 5、1、
2、5、10 μm），与柱面涡动下的结果进行比较，分析转

子轴心轨迹以及振动幅值的变化。

由图 12 可以看出，综合考虑锥面涡动之后，当转

子形心偏移距离仅增加至 0. 5、1、2 μm时，转子的轴心

轨迹与柱面涡动下的轴心轨迹相似，呈椭圆形；当形

心偏移距离增加至 5 μm时，转子的轴心运动由周期性

运动变成准周期性运动，转子的稳定性下降；且形心

偏移距离增加至 10 μm时，转子的准周期性运动更加

明显。

（a）柱面涡动转子轴心轨迹

（a） Journal center trajectory of the cylindrical whirl rotor

（b） z=0. 5 μm转子轴心轨迹

（b） Journal center trajectory of the rotor when z=0. 5 μm

（c） z=1 μm转子轴心轨迹

（c） Journal center trajectory of the rotor when z=1 μm

（d） z=2 μm转子轴心轨迹

（d） Journal center trajectory of the rotor when z=2 μm

（e） z=5 μm转子轴心轨迹

（e） Journal center trajectory of the rotor when z=5 μm

（f） z=10 μm转子轴心轨迹

（f） Journal center trajectory of the rotor when z=10 μm
图12　轴心轨迹随不同形心偏移距离变化

Fig. 12　Variation of the journal center trajectory with different 
centroid offset distances

7
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由图 13 整理出不同形心偏移距离下转子的振动

幅值及振动幅值变化情况结果，如表 2所示，第 1行为

转子纯柱面涡动下的轴心振动幅值。

（a）不同形心偏移距离 x方向量纲一轴心位置

（a） Dimension one journal center position with different centroid offset 
distances in x-direction

（b） Ⅰ处放大图

（b） Enlarged drawing of place Ⅰ

（c）不同形心偏移距离 y方向量纲一轴心位置

（c） Dimension one journal center position with different centroid offset 
distances in y-direction

（d） Ⅱ处放大图

（d） Enlarged drawing of place Ⅱ
图13　量纲一轴心位置随不同形心偏移距离变化

Fig. 13　Variation of the dimension one journal center position with 
different centroid offset distances

表2　不同形心偏移距离振动幅值对比

Tab. 2　Comparison of vibration amplitudes of different centroid 

offset distances

形心偏移
距离

Centroid 
offset 

distance z/
μm
—

0.5
1.0
2.0
5.0

10.0

x方向振幅
Amplitude 

in x-
direction/

μm
0.118 5
0.121 5
0.123 0
0.127 5
0.145 5
0.195 0

y方向振幅
Amplitude 

in y-
direction/

μm
0.370 5
0.376 5
0.379 5
0.385 5
0.411 0
0.483 0

x方向振幅增
加百分比
Percent 

increase in 
amplitude in x-

direction/%
0.00
2.53
3.80
7.59

22.78
64.56

y方向振幅增
加百分比
Percent 

increase in 
amplitude in y-

direction/%
0.00
1.62
2.43
4.05

10.93
30.36

由表 2可知，随着形心偏移距离的增加，转子 x、y
方向的振动幅值明显增加。当 z取 10 μm时，x方向的

振动幅值与柱面涡动相比增加了 64. 56%，y方向振动

幅值增加 30. 36%。这是由于随着转子形心偏移距离

的增加，转子的锥面涡动效应明显增强，使得转子的

振动幅值增加，回转精度降低。

4. 3. 2　初始偏转角度对转子振动特性的影响

综合考虑锥面涡动后，增加了两个偏转角度变

量，为研究不同初始偏转角度对转子振动特性的影

响，在基本参数、转速、质量、不平衡半径与上文不变

的情况下，转子的形心偏移距离 z=2 μm，改变转子的

初 始 偏 转 角 度 θx、θy（0. 001、0. 005、0. 010、0. 015、
0. 020 rad）。如图 14所示，与柱面涡动的结果对比，并

分析初始偏转角度的变化对转子振动特性的影响。

（a）柱面涡动转子轴心轨迹

（a） Journal center trajectory of the cylindrical whirl rotor

（b） θx = θy = 0. 001 rad轴心轨迹

（b） Journal center trajectory when θx = θy = 0. 001 rad

8
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（c） θx = θy = 0. 005 rad轴心轨迹

（c） Journal center trajectory when θx = θy = 0. 005 rad

（d） θx = θy = 0. 010 rad轴心轨迹

（d） Journal center trajectory when θx = θy = 0. 010 rad

（e） θx = θy = 0. 015 rad轴心轨迹

（e） Journal center trajectory when θx = θy = 0. 015 rad

（f） θx = θy = 0. 020 rad轴心轨迹

（f） Journal center trajectory when θx = θy = 0. 020 rad
图14　轴心轨迹随不同初始偏转角度变化

Fig. 14　Variation of the journal center trajectory with different 

initial  deflection angles

根据图 15 整理出不同初始偏转角度下转子的振

动幅值与变化情况，如表 3所示，第 1行为转子纯柱面

涡动下的轴心振动幅值。

（a）不同初始偏转角 x方向量纲一轴心位置

（a） Dimension one journal center position in x-direction with different 
initial deflection angles

（b） Ⅰ处放大图

（b） Enlarged drawing of place Ⅰ

（c）不同初始偏转角 y方向量纲一轴心位置

（c） Dimension one journal center position in y-direction with different 
initial deflection angles

（d） Ⅱ处放大图

（d） Enlarged drawing of place Ⅱ
图15　量纲一轴心位置随不同初始偏转角度变化

Fig. 15　Variation of the dimension one journal center position with 
different initial deflection angles

9
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由表 3可知，与纯柱面涡动相比，综合考虑了锥面

涡动之后轴心 x、y 方向的振幅变大；当初始偏转角度

仅为 0. 001 rad时，x、y方向的振幅增加很小，仅各增加

2. 53% 与 1. 21%，轴心轨迹与纯柱面涡动下的轴心轨

迹相似，由于动静压球轴承的刚度较大，所以随着初

始偏转角度的增加，转子的锥面涡动效应仅会小幅增

强，轴心收敛轨迹仅会小幅度变化；当初始偏转角度

为 0. 02 rad 时，x、y 方向的振幅各增加 12. 66% 与

6. 88%。

表3　不同初始偏转角度振动幅值对比

Tab. 3　Comparison of vibration amplitudes with different initial 

deflection angles

初始偏转
角度

Initial 
deflection 

angle/
rad
—

0.001
0.005
0.010
0.015
0.020

x方向振
幅

Amplitude 
in x-

direction/
μm

0.118 5
0.121 5
0.124 5
0.127 5
0.130 5
0.133 5

y方向振幅
Amplitude 

in y-
direction/

μm

0.370 5
0.375 0
0.379 5
0.385 5
0.390 0
0.396 0

x方向振幅增加
百分比
Percent 

increase in 
amplitude in x-

direction/
%
0.00
2.53
5.06
7.59

10.13
12.66

y方向振幅增加
百分比
Percent 

increase in 
amplitude in y-

direction/
%

0.0
1.21
2.42
4.05
5.26
6.88

5　结论

基于小孔节流的液体动静压球轴承，考虑转子在

中高速下同时受到柱面涡动跟锥面涡动的影响，推导

并建立相应的润滑数学模型与转子动力学模型；通过

联立求解润滑数学模型与转子动力学模型得到转子

轴心轨迹与振动幅值变化情况；对比纯柱面涡动下的

结果，以及形心偏移距离、初始偏转角度对转子振动

特性的影响。得出以下结论：

1）与柱面涡动相比，两种涡动共同影响时，轴心

轨迹的稳定性下降，轴心 x、y方向的振动幅值增加；且

随着锥面涡动效应增强，振动幅值增加得会越明显，

轴心轨迹的稳定性越来越低。

2）两种涡动共同影响时，随着形心偏移距离的增

加，锥面涡动效应会大幅度增强，导致轴心轨迹稳定

性大幅度降低，轴心振幅大幅度增加。

3）两种涡动共同影响时，随着初始偏转角度的增

加，转子锥面涡动效应仅会有小幅度提升，轴心轨迹

变化不明显，振动幅值小幅度增加。
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Vibration characteristic analysis of the rotor system of spherical hybrid 

sliding bearing

ZHU Rui SHEN Jingfeng LU Mingming GU Chunxing

(School of Mechanical Engineering, University of Shanghai for Science and Technology, Shanghai 200093, China）

Abstract: Under the medium and high speed of spherical hybrid sliding bearings, the dynamic pressure effect causes the 

fluid in the wedge space to whirl, and the vibration characteristics of the rotor may be affected by the oil whirl, so the rotation 

accuracy of the main shaft is reduced.  The spherical hybrid sliding bearings with the orifice throttle was divided into 

cylindrical and conical whirl.  The lubrication mathematical model and rotor dynamic model were established and solved 

simultaneously, the journal center trajectory and vibration amplitude were obtained.  The influence of the centroid offset 

distance and initial deflection angle on the vibration characteristics of the rotor system were studied. The results show that, 

compared with the pure cylindrical whirl, the stability of the journal center trajectory decreases and the vibration amplitude 

increases after considering the conical whirl. With the increase of the centroid offset distance, the stability and vibration 

amplitude of the journal center trajectory decrease greatly. With the increase of the initial deflection angle, the stability and 

vibration amplitude of the journal center trajectory decrease only slightly. It can be concluded that changing the distance of the 

centroid offset has more influence on the stability of the journal center trajectory and the vibration characteristics of the rotor 

system than changing the initial deflection angle.

Key words: Spherical hybrid sliding bearing; Oil whirl; Journal center trajectory; Vibration characteristic
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