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摘要：针对当前泵水润滑轴承 转子系统模态分析与稳定性等动力学特性研究相对薄弱等问题，以设计的某高压多

级泵为例，通过合理简化，建立研究该泵轴承 转子系统动力学特性的三维实体模型与数学模型；利用 ＡＮＳＹＳ进行

的考虑惯性效应、不同角速度的多载荷模态分析生成了刚性支承坎贝尔图，计算得到了考虑陀螺效应的前 ４阶固

有频率、３０００ｒ／ｍｉｎ载荷下的正进动涡动转速（即临界转速）；分析得出了系统在工作转速与非工作转速下的轴系

不平衡响应曲线；恒定转速下突加激励时转子系统的瞬态特性分析表明，虽然突加激励力后转子系统会出现较大

振动，但随后振幅逐渐减小并趋于稳定，说明该水润滑轴承 转子系统是稳定的刚性系统。
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　　引言

以水作为轴承的润滑介质具有成本低、环保无

污染、减磨节能、降噪减振、阻燃性好、易维护、能简

化轴承 转子系统与整机结构以及提高整机运行可

靠性等独特优点。研究利用自润滑介质替代矿物油

以达到高效节能和环境保护等目的，已成为世界各

国研究的热点
［１～６］

。水润滑轴承在泵方面主要应用

于井泵、屏蔽泵、海水淡化泵、核泵等产品，轴承 转

子系统是这些泵的核心结构。由于水的粘度仅为油

的１／１００～１／２０，水膜的承载能力比油膜要低得多，
形成流体动压润滑的难度也很大，尤其是在泵机组

启动、停机以及机组运转速度有所变化时，往往会使

水润滑轴承处于边界润滑与干摩擦状态，对泵的轴



承 转子系统的正常运行及稳定性影响很大
［７～９］

。

本文以设计的某高压多级泵为例，采用理论推

导、试验研究与 ＡＮＳＹＳ有限元分析相结合的方法，
通过合理简化，建立研究该泵轴承 转子系统动力学

特性的物理模型与数学模型；推导并计算弹性阻尼

支承形式的液膜轴承动特性，考察考虑惯性效应、不

同角速度的多载荷模态分析与考虑陀螺效应的转子

系统固有频率及临界转速；研究分析该水润滑轴承

转子系统不平衡响应以及在恒定转速下突加激励时

的瞬态特性。

１　轴承 转子系统物理模型

泵采用轴向吸入、滑动轴承两端支承结构，通过

适当简化建立了如图 １所示的轴承 转子系统示意

图与坐标系。Ｏｘｙｚ为系统总体坐标系，以泵轴左端
点为原心 Ｏ，泵轴中心线为 ｚ轴，ｘ轴铅垂向上，ｙ轴

图 １　多级泵轴承 转子系统示意图

Ｆｉｇ．１　Ｐｈｙｓｉｃａｌｍｏｄｅｌｔｏｂｅａｒｉｎｇｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

ｏｆｍｕｌｔｉｓｔａｇｅｐｕｍｐ
　

图 ２　多级泵轴承

转子系统实体模型

Ｆｉｇ．２　Ｓｏｌｉｄｍｏｄｅｌｔｏ

ｂｅａｒｉｎｇｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｏｆ

ｍｕｌｔｉｓｔａｇｅｐｕｍｐ

水平方向。图中 Ｄ１、Ｄ２、
Ｄ３、Ｄ４、Ｄ５、Ｄ６表示各级
叶轮，Ｄ７表示平衡盘，Ｂ１
和 Ｂ２表示滑动轴承，Ｓ表
示轴，Ｃ表示联轴器。

多级泵转子本体是一

根阶梯轴与安装在轴上的

叶轮和平衡盘。利用 Ｐｒｏ／
Ｅ对叶轮及平衡盘等进行
三维造型，分析计算质量、

惯量张量等物理量，建立

了如图２所示的实体模型。

２　水润滑轴承的支承模型与液膜动特性系数

２１　水润滑轴承的支承模型
轴承是阻尼的主要来源，控制着转子的响应，对

于转子系统的动力特性影响很明显；轴承的刚度和

阻尼又影响着转子的临界转速和稳定性。在工作状

态下，转子实际是处于受外界扰动的非稳定工作状

态，此时轴颈的中心绕着静态工作点涡动，液膜中除

了产生上述的静态液膜力外，还将派生出由轴颈位

移和速度扰动产生的附加动态液膜力
［１０～１１］

。转子

则是在外激励和动态液膜力共同作用下，处于非定

常状态。建立的轴承动力学模型如图 ３所示，其中
ｋｘｘ、ｋｙｙ和 ｃｘｘ、ｃｙｙ为主刚度系数和主阻尼系数；ｋｘｙ、ｋｙｘ
和 ｃｘｙ、ｃｙｘ为交叉刚度系数和交叉阻尼系数，它们表
示液膜力在两个互相垂直方向的耦合作用，交叉动

特性系数在很大程度上影响着轴承工作的稳定性。

轴承的动特性系数取决于轴承的各种工作参数，即

其静平衡位置。轴颈在不同的静平衡位置工作，就

有不同的动特性系数，所以当轴承形式、尺寸、载荷、

润滑液在已定情况下，动特性系数仅是轴颈转速的

函数。在作动力学分析时，液膜轴承就简化为图 ３
所示的一个具有４个刚度系数和４个阻尼系数的弹
性阻尼支承。

图 ３　液膜的动力学模型

Ｆｉｇ．３　Ｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｔｏｆｌｕｉｄｍｅｍｂｒａｎｅ
　
２２　水润滑轴承液膜动特性系数的计算

多级泵水润滑轴承为固定瓦液压径向滑动轴

承，在给定工况、轴承结构和参数、润滑特性等条件

下，通过求解非定常雷诺方程可以确定液膜压力分

布，然后积分就可求得各液膜动特性系数。对于短

轴承，结合甘贝尔（Ｇüｍｂｅｌ）边界条件［１２］
，根据径向

滑动轴承的非定常雷诺方程能推导出圆弧形瓦面轴

承无量纲的刚度系数、阻尼系数表达式
［１３］
为

ｋｘｘ (＝ Ｂ )Ｄ
２ ４ε［２π２＋（１６－π２）ε２］
（１－ε２）２［１６ε２＋π２（１－ε２）］

ｋｘｙ (＝ Ｂ )Ｄ
２π［－π２＋２π２ε２＋（１６－π２）ε４］
（１－ε２）５／２［１６ε２＋π２（１－ε２）］

ｋｙｘ (＝ Ｂ )Ｄ
２π［π２＋（π２＋３２）ε２＋２（１６－π２）ε４］

（１－ε２）５／２［１６ε２＋π２（１－ε２）］

ｋｙｙ (＝ Ｂ )Ｄ
２４ε［π２＋（π２＋３２）ε２＋２（１６－π２）ε４］

（１－ε２）２［１６ε２＋π２（１－ε２）］

ｃｘｘ (＝ Ｂ )Ｄ
２ ２π（π２＋２π２ε２－１６ε２）
（１－ε２）３／２［１６ε２＋π２（１－ε２）］

ｃｘｙ (＝ Ｂ )Ｄ
２ ８ε（π２＋２π２ε２－１６ε２）
（１－ε２）２［１６ε２＋π２（１－ε２）］

ｃｙｘ＝ｃｘｙ

ｃｙｙ (＝ Ｂ )Ｄ
２ ２π（π２＋１２π２ε２－１６ε２）
（１－ε２）２［１６ε２＋π２（１－ε２
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式中　Ｂ———轴承有效长度　　Ｄ———轴承直径
ε———轴承偏心率

对轴承动特性系数定量计算需要求得各轴承的

载荷，对多级泵转子系统进行受力分析，求得各轴承

节点支反力，以此作为轴承载荷并应用开发的程序

计算得到的轴承动力学特性系数如图４所示。

图 ４　水润滑轴承动力学特性系数

Ｆｉｇ．４　Ｄｙｎａｍｉｃｓｆａｃｔｏｒｓｏｆｗａｔｅｒｌｕｂｒｉｃａｔｅｄｂｅａｒｉｎｇ
　

３　基于 ＡＮＳＹＳ的模态分析与临界转速计算

３１　模态分析
在 ＡＮＳＹＳ１２０上考虑水润滑轴承 转子系统的

陀螺效应以及旋转柔化的旋转动力学方程为

Ｍｕ··＋（Ｇ＋Ｃ）ｕ· ＋（Ｋ－Ｋｃ）ｕ＝Ｑ （２）
式中　Ｍ、Ｃ、Ｋ———转子系统质量矩阵、阻尼矩阵和

刚度矩阵

Ｋｃ———旋转柔化矩阵

Ｇ———陀螺效应矩阵［１３～１４］

ｕ———转子系统节点位移
ｕ·———转子系统节点速度
ｕ··———转子系统节点加速度
Ｑ———作用在转子系统上的广义外力

图５　考虑陀螺效应的坎贝尔（Ｃａｍｐｂｅｌｌ）图

Ｆｉｇ．５　Ｃａｍｐｂｅｌｌｃｈａｒｔｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇｇｙｒｏｓｃｏｐｉｃｅｆｆｅｃｔ

假设系统为刚性支承，使用 ＣＯＲＩＯＬＩＳ命令在
静止或旋转坐标系中考虑惯性效应，在具有不同角

速度的多载荷模态分析中生成的刚性支承坎贝尔

（Ｃａｍｐｂｅｌｌ）图如图 ５所示；系统固有频率的变化情
况如图６所示［１５］

。

图 ６　考虑陀螺效应时的固有频率变化曲线

Ｆｉｇ．６　Ｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｃｈａｎｇｅｓｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ

ｇｙｒｏｓｃｏｐｉｃｅｆｆｅｃｔ
　
计算的转子系统在 ０、３０００、６０００、９０００ｒ／ｍｉｎ

转速下前４阶固有频率如表１所示。３０００ｒ／ｍｉｎ下
轴系前４阶振型及所对应的涡动轨迹轴线弯曲成一
条平面曲线，各节点的涡动轨迹是以惯性主轴上对

应点为圆心的圆，ＡＮＳＹＳ有限元分析情况与理论分
析结果相一致，说明建模与计算是合理的。

表 １　刚性支承时转子系统前 ４阶固有频率

Ｔａｂ．１　Ｆｏｒｅｆｏｕｒｓｔｅｐｓｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

ｏｎｒｉｇｉｄｓｕｐｐｏｒｔ Ｈｚ

转速／ｒ·ｍｉｎ－１ 第１阶 第２阶 第３阶 第４阶

０ １７４５７ ３５２５１ ７１２０７ １０７２５

３０００ １７７６０ ３５５３８ ７２３１７ １０８８５

６０００ １８０６５ ３５８２９ ７３４３４ １１０４５

９０００ １８３７０ ３６１２１ ７４５５６ １１２０６

３２　临界转速计算
坎贝尔图同时能输出临界转速，频率曲线与附

加 ｈ线的交点所对应的转速即为临界转速，因此所
求临界转速的准确度与坎贝尔图质量相关。其中附

加 ｈ线由 ｈ＝ｓω而定，ｓ为 ｈ线斜率，其数值表示转
子每转的激励次数，一般 ｓ＞０；ω为转子自转角速
度。由坎贝尔图输出的转子系统涡动转速有反进动

涡动转速与正进动涡动转速之分，正进动涡动转速

即是所谓的临界转速，在 ３０００ｒ／ｍｉｎ载荷下，可以
计算得到前２阶临界转速分别为 １１１５４３ｒ／ｍｉｎ和
２２４８３４ｒ／ｍｉｎ，远大于泵的实际运转速度。

４　谐响应分析

谐响应分析主要用于确定线性结构在承受随时

间按正弦规律变化的载荷时的稳态响应
［１６］
。其分

析目的是计算出结构在几种频率下的响应，并得到

响应值和频率的变化关系曲线，通过响应随频率的

变化规律来分析结构的持续动力特性，以此为参考

验证结构能否克服共振、疲劳等有害效果，同时也可

以利用共振的有益效用来设计合理的轴承 转子系

统的结构形式。

将多级泵转子系统简化为图 ７所示的模型，工
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作转速下偏心量不同时转子系统不平衡响应如图 ８
所示；转速与偏心量不同并计入系统阻尼的转子系

统不平衡响应见图９。

图 ７　多级泵转子系统简化模型

Ｆｉｇ．７　Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄｍｏｄｅｌｏｆｍｕｌｔｉｓｔａｇｅｐｕｍｐｒｏｔｏｒ
　

图 ８　工作转速下偏心不同的轴系不平衡响应曲线

Ｆｉｇ．８　Ｕｎｂａｌａｎｃｅｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｓｔｏｓｈａｆｔｉｎｇｕｎｄｅｒ

ｗｏｒｋｉｎｇｓｐｅｅｄ
　

图 １１　恒定转速下突加激励力轴承节点响应图谱

Ｆｉｇ．１１　Ｒｅｓｐｏｎｓｅｍａｐｓｏｎｂｅａｒｉｎｇｎｏｄｅｓｕｎｄｅｒｓｕｄｄｅｎｄｒｉｖｉｎｇｆｏｒｃｅｓａｎｄｃｏｎｓｔａｎｔｓｐｅｅｄ
（ａ）５００ｒ／ｍｉｎ　（ｂ）２５００ｒ／ｍｉｎ　（ｃ）５０００ｒ／ｍｉｎ　（ｄ）１００００ｒ／ｍｉｎ

　

图 ９　计入系统阻尼的转子系统不平衡响应曲线

Ｆｉｇ．９　Ｕｎｂａｌａｎｃｅｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｓｔｏｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

ｉｎｃｌｕｄｅｄｉｎｓｙｓｔｅｍｄａｍｐｉｎｇ
　

从图 ８中可以看出，当不平衡量施加于不同节
点时，整个轴系的不平衡响应不同，振幅最大值出现

在轴系右端点（节点８１）。不平衡施加位置不同，轴
承 Ｂ２附近的节点振幅变化不大，而轴承 Ｂ１附近的
节点振幅变化很大，说明轴承 Ｂ１对不平衡敏感程
度很高。计算后确定，在动平衡试验时前 ２级叶轮
应采用不低于 Ｇ２５级平衡精度，其余可采用 Ｇ６３
级平衡精度。从图９中可以看出，计入阻尼后，各阶
共振峰峰值急剧减小。

５　瞬态动力学分析

通过瞬态动力学分析可以确定水润滑轴承

转子系统在静载荷、瞬态载荷和谐载荷的随意组

合作用下随时间变化的位移、应变、应力。载荷

和时间的相关性使得惯性力和阻尼作用比较显

著。进行瞬态动力学分析的转子系统运动微分

方程式为

Ｍｕ··＋（Ｃ＋Ｇ）ｕ· ＋Ｋｕ＝Ｑ（ｔ） （３）
式中　Ｑ（ｔ）———载荷向量

图 １０　激励力

Ｆｉｇ．１０　Ｄｒｉｖｉｎｇｆｏｒｃｅｓ

本文只对恒定转速下

突加激励时转子系统的瞬

态特性进行分析。在转子

系统末级叶轮所在节点施

加图１０所示的激励力，得
到轴承节点的瞬态动力学

分析结果如图１１所示。
由图 １１知，在每一

个恒定转速下，在突加激

励力的开始阶段，轴承节点出现较大的振幅，随后

振幅逐渐减小并趋于稳定；在位移振动曲线中，出

现了明显的“拍振”现象，而且转速越高“拍振”周

期越小，也就是同一时间内“拍振”次数越多；节点

振动趋于稳定后，振幅很小，说明系统的稳定性比

较好。

６　结束语

针对当前泵水润滑轴承 转子系统模态分析与

稳定性等动力学特性研究相对薄弱等问题，以某高

压多级泵为例，基于 ＡＮＳＹＳ软件对其轴承 转子系

统进行模态分析、谐响应分析和瞬态动力学分析，研

究表明３０００ｒ／ｍｉｎ载荷下，转子系统的前 ２阶临界
转速分别为１１１５４３ｒ／ｍｉｎ和 ２２４８３４ｒ／ｍｉｎ，远大
于泵的实际运转速度；不平衡响应分析结果表明，在

动平衡试验时，前 ２级叶轮应采用不低于 Ｇ２５级
平衡精度，其余可采用 Ｇ６３级平衡精度。恒定转
速下突加激励时转子系统的瞬态特性分析等表明，

虽然突加激励力后轴承 转子系统出现了较大的振

５６第 １期　　　　　　　　　　　　蒋小平 等：泵水润滑轴承 转子系统的动力学特性研究



动，但随后振幅将逐渐减小并最终趋于稳定，这些动

力学特性的分析以及泵的实际运行效果表明该高压

多级泵的水润滑轴承 转子系统是一个稳定的刚性

转子系统。
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