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基于 ６ＤＯＦ 模型及动网格的动静压轴承刚度阻尼

数值计算∗
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摘要　 针对传统雷诺方程求解三维油膜流场特性的局限性，提出基于 ６ＤＯＦ 模型及动网格的动静压轴承刚

度阻尼计算方法．以具有典型结构形式的液体动静压轴承为例，通过加载 ６ＤＯＦ 自定义程序，采用非线性迭

代方法计算外载荷作用下轴心轨迹的瞬态变化过程，得到轴颈在外载荷作用下的静平衡位置；通过嵌入

ＵＤＦ 宏程序以动网格更新方法实现对轴颈在静平衡位置的扰动，求解 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程得到轴颈扰动前后

位置变化后的瞬态油膜力，利用差分法求得动静压轴承油膜刚度和阻尼，并分析了不同转速下轴承刚度和

阻尼的变化规律．
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ＤＯＩ：　 １０．６０５２ ／ １６７２⁃６５５３⁃２０１８⁃０６３

引言

液体动静压轴承具有回转精度高、动态刚性和

阻尼减振性能好、使用寿命长等优点，在超高速精

密磨削电主轴领域有着广泛的应用前景［１］ ．电主轴

系统的高速稳定性与轴承动力学特性紧密相关，因
此对于轴承动态刚度和阻尼的精确计算成为研究

的重点．
目前油膜轴承的数值计算模型主要有两种，一

种是运用流体润滑理论并通过条件假设建立经典

的雷诺方程，如 Ｒｏｗｅ 等［２］ 基于经典雷诺方程的有

限差分法，用有限扰动法得到了非线性化的动静压

轴承动力特性系数．贺玉岭等［３］ 采用类似的方法，
建立了油膜在静平衡位置做微小扰动的计算模型，
进而得到动静压轴承的刚度和阻尼系数． 然而，该
方法不能很好描述扩散效应、挤压效应、惯性效应、
粘温效应等［４－７］对油膜轴承所造成的影响，计算误

差较大．另一种是通过 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程建立轴承

内部三维流场模型及边界条件，并以 ＣＦＤ 软件为

求解器进行求解．该方法在涉及复杂的流动几何形

状时更为有效，因此近年来得到了更多的应用．Ｇｕｏ

等［８］用 ＣＦＤ 程序对液体动静压轴承的静态和动态

特性进行了计算，通过与标准润滑理论数值计算结

果对比证明了该方法的有效性．为了反映油膜网格

在外界干扰下的扭曲和变形，熊万里［９］等提出基于

动网格模型的刚度阻尼计算方法，使油膜力计算结

果与高速时的工况更为吻合．采用动网格法求解轴

承刚度和阻尼时，首先需要准确计算轴颈在外载荷

作用时的静平衡位置，以便对平衡位置施加位移扰

动和速度扰动．本文基于 ６ＤＯＦ 模型计算轴颈平衡

位置，采用动网格更新方法实现轴颈在该位置的扰

动，通过求解 Ｎａｖｉｅｒ⁃Ｓｔｏｋｅｓ 方程得到轴承刚度和阻

尼．

１　 油膜刚度阻尼计算方法

采用 ６ＤＯＦ 模型及动网格的计算方法是在

ＣＦＤ 软件 ＦＬＵＥＮＴ 基础上，通过加载 ６ＤＯＦ 自定义

程序，计算外载荷作用下轴颈的非线性轴心轨迹，
从而得到轴颈在外载荷作用下的静平衡位置．通过

嵌入 ＵＤＦ 程序 ＤＥＦＩＮＥ⁃ＣＧ⁃ＭＯＴＩＯＮ 以动网格更

新方法来实现对处于静平衡位置的轴颈施加扰动；
为有效抑制网格在施加扰动过程中的扭曲变形，通
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过嵌入 ＵＤＦ 程序 ＤＥＦＩＮＥ⁃ＰＲＯＦＩＬＥ 来定义轴颈

（油膜内壁） 为旋转运动．最后通过求解 Ｎａｖｉｅｒ⁃
Ｓｔｏｋｅｓ 方程得到轴颈扰动前后位置变化的瞬态油

膜力，结合数值计算的差分方法，得到动静压轴承

油膜刚度、阻尼动力特性系数．
１．１　 ６ＤＯＦ 计算模型

ＡＮＳＹＳ ＦＬＵＥＮＴ 中的 ６ ＤＯＦ 模型，可以利用

作用于物体的力和力矩来计算物体重心的平移和

旋转运动．其在惯性坐标系下求解重心平移运动的

控制方程为：

Ｖ→
·
＝ １
ｍ
∑ｆ

→
Ｇ （１）

式中，Ｖ→
·
为重心的平移速度矢量，ｍ 为质量，ｆ

→
Ｇ 为由

重力引起的力矢量．
物体的旋转运动在体坐标系下的控制方程为：

ω→· ＝Ｌ－１ ∑Ｍ
→

Ｂ－ω→Ｂ×Ｌ ω→Ｂ( ) （２）

式中，Ｌ 为惯性张量，Ｍ
→

Ｂ 为物体的矩矢量，ω→Ｂ 为刚

体的角速度矢量．

将以惯性坐标系表示的 Ｍ
→

Ｂ 转为体坐标系表

示，形式如下：

Ｍ
→

Ｂ ＝Ｒ Ｍ
→

Ｇ （３）
Ｒ 代表变换矩阵，

ＣθＣψ ＣθＳψ －Ｓθ

ＳφＳθＣψ－ＣφＳψ ＳφＳθＳψ＋ＣφＣψ ＳφＣθ

ＣφＳθＣψ＋ＳφＳψ ＣφＳθＳψ－ＳφＣψ ＣφＣθ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

（４）

式中，Ｃλ ＝ｃｏｓ（λ），Ｓλ ＝ ｓｉｎ（λ），角 φ，θ，ψ 分别为绕

ｘ，ｙ，ｚ 轴旋转的欧拉角．平移速度和旋转角速度可

由式（１）和（２）分别迭代计算得出，在 ６ ＤＯＦ 模型

中网格位置的更新由平移速度和旋转角速度实现．
１．２　 加载 ＵＤＦ 宏的动网格更新方法

动网格方法可用来模拟流体域的形状由于边

界移动而随时间产生的变化，油膜网格运动需要用

光顺模型来调整变形边界区域的网格，本文选用基

于弹簧的光顺模型和基于扩散的光顺模型．
（１）基于弹簧的光顺，任何两个网格节点之间

的边界可以理想化为相互连接的弹簧，且边界节点

处的位移将产生成比例的弹簧力，网格节点上的作

用力可写为：

Ｆ
→

ｉ ＝ ∑
ｎｉ

ｊ
ｋｉｊ（Δｘ→ｊ － Δｘ→ｉ） （５）

式中，Δｘｉ 和 Δｘ ｊ 为相邻节点之间的位移，ｎｉ 为相邻

节点的数目，ｋｉｊ为相邻节点之间的弹簧刚度系数，
其相邻节点弹簧刚度系数的定义为：

ｋｉｊ ＝
ｋｆａｃ

ｘ→ｉ－ｘ→ｊ

（６）

式中，ｋｆａｃ为弹簧常数因子需要自己设定，取值范围

在 ０ 与 １ 之间．
（２）基于扩散光顺，网格运动由扩散方程控

制：
Ñ·（γ Ñｕ→）＝ ０ （７）

式中，ｕ→ 为网格位移速度，公式的边界条件是从用

户规定的或计算的（六自由度）边界运动中获得的．
１．３　 刚度阻尼差分计算模型

当轴颈受到扰动在静平衡位置偏移一微小距

离时，油膜反向承载力的增量对该微小扰动距离的

比值称为刚度．在分析计算时，常常把微小偏移分

解为沿坐标轴 ｘ 和 ｙ 方向的分量，油膜反力的增量

也分解成沿 ｘ 和 ｙ 方向的分量，分别对其进行差分

计算，得四个刚度系数：
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式中，ΔＦｄｉｊ为扰动位移引起的油膜力变化，Δｘ、Δｙ
为扰动位移．用 ｉ，ｊ 表示 ｘ，ｙ 中的某一个．

当轴颈在静平衡位置获得一扰动速度时，油膜

阻尼力的增量与该扰动速度的比值称为阻尼．把油

膜阻尼力增量和轴颈扰动速度的增量分别分解到

ｘ 轴和 ｙ 轴上，可以得到四个阻尼系数：
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式中，ΔＦｖｉｊ为扰动速度引起的油膜力变化，Δｘ̇、Δｙ̇
为扰动速度． 用 ｉ，ｊ 表示 ｘ，ｙ 中的某一个．

２　 油膜轴承刚度阻尼数值计算

２．１　 油膜模型建立及网格划分

以深浅腔液体动静压轴承为研究对象，轴承结

构如图 １ 所示，结构参数如表 １ 所示．

１９４
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图 １　 深浅腔动静压轴承结构图

Ｆｉｇ．１　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ Ｄｅｅｐ ／ ｓｈａｌｌｏｗ ｐｏｃｋｅｔ ｈｙｂｒｉｄ ｂｅａｒｉｎｇ

表 １　 轴承基本结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｂａｓｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ

Ｍｏｄｅｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ Ｖａｌｕｅ Ｍｏｄｅｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ Ｖａｌｕｅ
Ｂｅａｒｉｎｇ ｄｉａｍｅｔｅｒ ８０ｍｍ Ｔｈｒｏｔｔｌｅ ｈｏｌｅ ｄｉａｍｅｔｅｒ ０．６ｍｍ
Ｂｅａｒｉｎｇ ｗｉｄｔｈ ８０ｍｍ Ｏｉｌ ｃｈａｍｂｅｒ ｗｉｄｔｈ ６４ｍｍ
Ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ２５μｍ Ｓｈａｌｌｏｗｐｏｃｋｅｔ ａｎｇｌｅ ４６°

Ｓｈａｌｌｏｗｐｏｃｋｅｔ ｄｅｐｔｈ ５０μｍ Ｄｅｅｐ ｐｏｃｋｅｔ ａｎｇｌｅ ８°
Ｄｅｅｐｐｏｃｋｅｔ ｄｅｐｔｈ １００μｍ Ｐｏｃｋｅｔ ｎｕｍｂｅｒ ４

在 Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ 里建立油膜实体模型，如图 ２ 所

示．将模型导入 ＡＮＳＹＳ ＩＣＥＭ ＣＦＤ 中，采用 Ｏ 型

Ｂｌｏｃｋ 分块的结构化网格划分方式对油膜模型进行

网格划分．考虑油膜厚度方向油膜剪切应力梯度

大，沿厚度方向的网格等分为 １０ 层，网格数为 １００
万个，划分后的网格模型如图 ３ 所示，进油孔部位

及油膜厚度部位的局部放大如图 ４ 和图 ５ 所示．

图 ２　 三维油膜实体

Ｆｉｇ．２　 Ｔｈｒｅｅ⁃ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｅｎｔｉｔｙ

２．２　 边界条件的确定

将网格文件导入 ＦＬＵＥＮＴ 进行油膜流场数值

仿真，边界条件取进油口为 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ⁃ｉｎｌｅｔ，供油压

力为 Ｐｓ；出油口为 Ｐｒｅｓｓｕｒｅ⁃ｏｕｔｌｅｔ，出油口是轴承与

轴颈两表面之间的微小间隙，出油口压力等于外界

大气压力，其值设为 ０；油膜内壁面设置为旋转壁

面，转速为 ５００ｒａｄ ／ ｓ，其它面设置为静止壁面，油膜

计算参数表 ２ 所示．

图 ３　 油膜网格划分模型

Ｆｉｇ．３　 Ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｍｅｓｈ

图 ４　 油孔过渡区 Ｏ 型划分

Ｆｉｇ．４　 Ｏ⁃Ｓｈａｐｅ ｄｉｖｉｓｉｏｎ ｏｆ ｏｉｌ⁃ｈｏｌｅ ｔｒａｎｓｉｔｉｏｎ ｚｏｎｅ

图 ５　 油膜厚度方向局部放大

Ｆｉｇ．５　 Ｐａｒｔｉａｌ ａｍｐｌｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

表 ２　 油膜计算参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

Ｄｅｎｓｉｔｙ Ｖｉｓｃｏｓｉｔｙ Ｔｈｅｒｍａｌ
Ｃｏｎｄｕｃｔｉｖｉｔｙ

Ｓｐｅｃｉｃｉｆｉｃ
Ｈｅａｔ

Ｐｒｅｓｓｕｒｅ⁃
ｉｎｌｅｔ

ρ（ｋｇ ／ ｍ３） δ（ｐａ·ｓ） Ｋ（Ｗ ／ ｍ·Ｋ） Ｃｐ（Ｊ ／ ｋｇ·Ｋ） Ｐｓ（ＭＰａ）
８８０ ０．０１４ ０．３７ １８８２ ２

２９４
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２．３　 动网格 ＵＤＦ 宏程序

动静压轴承油膜内壁在主轴运转过程中受到

外加载荷的作用而产生偏移，此过程属于被动型动

网格计算问题，可以编写 ６ＤＯＦ 自定义程序来解

决．首先需要明确模型中 ６ 个方向的自由度，动静

压轴承油膜在实际运动过程中，需要限制其在轴向

的窜动，以及绕三个坐标轴方向的转动．定义轴承

所受外加载荷为 Ｆｘ ＝ ０，Ｆｙ≠０，转轴质量为 ｍ，轴颈

转向为逆时针，描述油膜内壁受外加载荷的运动示

意图如图 ６ 所示．油膜内壁在外加载荷 Ｆｙ 的作用

下做刚体运动，油膜内壁受力后向右下角移动．

图 ６　 油膜内壁在外载荷作用下的运动示意图

Ｆｉｇ．６　 Ｍｏｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｉｎｎｅｒ ｗａｌｌ ｕｎｄｅｒ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｌｏａｄ

通过编写 ＵＤＦ 程序 ＤＥＦＩＮＥ⁃ＣＧ⁃ＭＯＴＩＯＮ 来

指定特定区域的网格运动，其方法是在每个时间步

长内为动态网格区域提供线速度和角速度，ＦＬＵ⁃
ＥＮＴ 利用这些速度更新动态区域上的节点位置．
２．４　 动静压油膜轴承动力特性计算流程

在 ６ＤＯＦ 程序里定义油膜内壁受力为 Ｆｘ ＝ ０

Ｎ，Ｆｙ ＝ １０００Ｎ．将 ６ＤＯＦ 程序加载到 ＦＬＵＥＮＴ 求解

器并作用于油膜内壁．在外载荷作用下油膜内壁网

格产生偏移并稳定于一位置，此时油膜由偏心所产

生的油膜反力为 Ｆｘ ＝ －０．５２９Ｎ，Ｆｙ ＝ ９９８．７Ｎ．轴颈在

平衡位置一般应满足条件 ｜ Ｆｘ ／ Ｆｙ ｜ ＜０．００１，经验算

满足条件．
外加载荷力作用下轴颈的轴心轨迹变化曲线

如图 ７ 所示，可以看出其轴心轨迹是收敛型的，轴
心由初始位置原点出发，经过一定幅度的涡动，最
终平衡稳定于一点，此时油膜反力与轴颈重力和外

加载荷保持平衡．
轴颈 ｘ 方向和 ｙ 方向位移随时间的变化如图 ８

所示，轴颈在初始阶段受到较大幅度的震荡，随着

不断的迭代计算轴颈的偏移不断减小，在计算时间

ｔ＝ ０．０５ｓ 左右，轴颈趋于稳定并在静平衡位置附近

做微小幅度的涡动，其幅值在千分之一微米级，说
明此系统处于稳定状态．

图 ７　 外加载荷力作用下轴心轨迹变化曲线

Ｆｉｇ．７　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｃｕｒｖｅ ｏｆ ａｘｉｓ ｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ ｕｎｄｅｒ ｔｈｅ ａｃｔｉｏｎ

ｏｆ ｅｘｔｅｒｎａｌ ｌｏａｄ ｆｏｒｃｅ

图 ８　 ｘ 方向和 ｙ 方向位移随时间 ｔ 的变化

Ｆｉｇ．８　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｘ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｙ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ ｔ

轴颈 ｘ 方向和 ｙ 方向的油膜力随时间的变化

曲线如图 ９ 所示，当轴颈达到稳态的时候，油膜反

力抵消了外载荷 Ｆｙ 的作用，轴颈处于稳态状态．

图 ９　 ｘ 方向和 ｙ 方向受力随时间 ｔ 的变化

Ｆｉｇ．９　 Ｔｈｅ ｃｈａｎｇｅ ｏｆ ｆｏｒｃｅ ｉｎ ｘ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ａｎｄ ｙ ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｔｉｍｅ ｔ

对平衡位置的轴颈添加位移和速度的微小扰

动．为使计算值足够精确，ｘ 和 ｙ 的取值应尽可能的

小，一般扰动位移 ｘ ／ ｈ０，ｙ ／ ｈ０ 的取值通常介于０．００５
和 ０．０１ 之间，扰动速度 ｘ̇ ／ （ω·ｈ０），ｙ̇ ／ （ω·ｈ０）的
取值通常介于 ０．００５ 和 ０．０１ 之间［１０－１２］ ．这里取扰动
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位移 ｘ＝ ０．１２５μｍ，扰动速度为 ｘ̇＝ ６２．５μｍ ／ ｓ．运动时

间为 ０．００２ｓ．分别计算得到处于静平衡位置的油膜

其扰动前后的瞬态油膜力，并利用差分法得到油膜

轴承的刚度阻尼系数如表 ３ 所示．
表 ３　 油膜刚度阻尼系数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｏｉｌ ｆｉｌｍ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｎｄ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

Ｋｘｘ（Ｎ ／ μｍ） Ｋｙｘ（Ｎ ／ μｍ） Ｋｘｙ（Ｎ ／ μｍ） Ｋｙｙ（Ｎ ／ μｍ）
４７４６．６ １６６２ ２２８４ ４４２２

Ｃｘｘ（Ｎ·ｓ ／ ｕｍ） Ｃｙｘ（Ｎ·ｓ ／ ｕｍ） Ｃｘｙ（Ｎ·ｓ ／ ｕｍ） Ｃｙｙ（Ｎ·ｓ ／ ｕｍ）
８．５６ ３．６０７ ４．５６８ ８．８４

２．５　 不同转速下动静压轴承刚度阻尼系数

采用上述动静压轴承刚度阻尼计算方法，对不

同转速的动静压轴承刚度阻尼进行计算，得到不同

转速下动静压轴承油膜的 ４ 个刚度系数和 ４ 个阻

尼系数，如图 １０ 和图 １１ 所示．从图中可以看出，随
着轴颈转速的增加，轴承直接刚度系数 Ｋｘｘ、Ｋｙｙ和

交叉刚度系数 Ｋｘｙ、Ｋｙｘ绝对值逐渐增大．直接阻尼系

数 Ｃｘｘ、Ｃｙｙ和交叉阻尼系数 Ｃｙｘ、 Ｃｘｙ绝对值也逐渐

增大．

图 １０　 各转速下油膜刚度系数

Ｆｉｇ．１０　 Ｔｈｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｅａｃｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

３　 结论

本文采用 ６ＤＯＦ 模型及动网格的计算方法对

具有典型结构的液体动静压轴承的刚度阻尼系数

进行数值计算，通过研究分析得出以下结论：
１）采用 ６ＤＯＦ 模型可以反映油膜厚度在外载

荷作用下的运动变化过程，能够更为准确地计算轴

颈静平衡位置，使计算过程更符合工程实际；

图 １１　 各转速下油膜阻尼系数

Ｆｉｇ．１１　 Ｔｈｅ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｏｉｌ ｆｉｌｍ ａｔ ｅａｃｈ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ

２）利用 ＵＤＦ 宏程序以动网格方法实现对轴颈

静平衡位置的扰动，通过计算轴颈位移扰动、速度

扰动前后的瞬态油膜力，利用差分法求得轴承刚度

和阻尼系数；
３）分析了不同转速下轴承刚度和阻尼的变化

规律，结果表明随着主轴转速的增加轴承刚度系数

和阻尼系数绝对值不断增大．
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