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基于润滑特性仿真的燃油泵滑动轴承
优化设计
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摘   要: 磨损加剧是低介质黏度和自冷却结构燃油泵滑动轴承主要失效机制，为提高轴承使用寿命，论文提出了一

种基于滑动轴承润滑特性分布规律的轴承优化设计方法. 首先基于油膜动压润滑流动的Reynolds方程和等效黏度

润滑流动模型，以绝热流动为假设简化滑动轴承内部流动的能量方程，构建一种联合Reynolds方程和绝热流动能量

积分方程的燃油泵滑动轴承热流润滑模型. 其次采用CFD数值模拟和有限差分法相结合的混合仿真方法，分别对不

同间隙比、偏心率、宽径比条件下的滑动轴承的润滑特性进行了仿真，最后采用基于遗传算法的间接法优化方法进

行滑动轴承结构优化设计. 研究结果表明：优化后的轴承偏心率为0.822 4，宽径比为1.2，油膜厚度为2.7 μm，平均温

升为36 ℃，滑动轴承油膜承载力试验测试值与仿真计算值间的误差最大不超过5%，表明轴承能够很好地承受燃油

泵的径向力载荷，从而保证轴承与轴瓦不发生摩擦接触并具有良好的润滑性能.
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Optimization Design of Fuel Pump Sliding Bearing Based on the
Analysis of Lubrication Characteristics
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Abstract: The aim of this study was to increase the lifetime and solve the problem of sliding bearing failure of aero fuel
gear pump under the limitation of low medium viscosity and self-cooling structure. An optimal design strategy of sliding
bearing based on the distribution law of lubrication characteristics was proposed. Based on the Reynolds equation for
hydrodynamic lubrication of oil film and equivalent viscosity lubrication flow model, the energy equation of the internal
flow was simplified by assuming the adiabatic flow of the gear pump sliding bearing. The thermal flow lubrication
mathematical model of fuel pump sliding bearing was established based on the combination of Reynolds equation and
adiabatic flow energy integral equation. Then the lubrication characteristics of sliding bearings were simulated based on
CFD numerical simulation and finite difference method, and the lubrication characteristics were analyzed under different
clearance ratio, eccentricity ratio and width diameter ratio. The characteristic curve of sliding bearing under different
structural parameters was obtained to optimize the sliding bearing structure by adopting indirect optimization strategy of
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genetic algorithm. The simulation results show that the eccentricity and the width to diameter ratio of the optimized
bearing can be 0.822 4 and 1.2, the oil film thickness was 2.7 μm, the average temperature was 36 degrees, which
ensured that the bearing had a good lubricating performance and no friction contact between the bearing and the bushing.
The capacity error between the experimental value and the calculated value of the optimized bearing was not more than
5%. The lubrication characteristic analysis method adopted had a high simulation accuracy and bearing had a better
lubrication characteristics.
Key words: fuel gear pump; sliding bearing; lubrication flow model; lubrication characteristics; optimization design

燃油齿轮泵是航空发动机的供油“心脏”，滑动轴

承作为燃油齿轮泵的关键摩擦部件，其润滑、摩擦与

磨损问题是制约航空发动机燃油泵运行可靠性与长

寿命服役的瓶颈技术问题之一. 由于发动机燃油齿轮

泵设计时需满足发动机最大工况的燃油需求，导致发

动机在高空小表速工况时，泵输出的多余燃油流量须

通过回油活门不断返回泵进口
[1]
，从而造成燃油温升.

此外，因航空发动机燃烧采用的燃料为3号航空煤油

(RP-3)，而3号航空煤油作为燃油泵的工作介质，其较

低的介质黏度特性使得轴承的润滑问题更为突出，易

发生磨损从而导致燃油泵滑动轴承失效. 因此，研究

滑动轴承的润滑特性及轴承的优化方法对提高燃油

泵寿命及工作可靠性具有重要意义.
目前在滑动轴承润滑研究方面，国内外研究人员

主要采用数值仿真技术分析滑动轴承润滑性能. 如使

用差分法、有限元法和有限体积法对Reynolds方程进

行数值求解
[2–3]

，为了仿真得到更准确的润滑性能，数

值求解中边界条件的处理上也逐步由未考虑油膜破

裂情况的经典Sommerfeld边界条件，发展至考虑实际

情况的Reynolds边界条件和介质汽化相变的质量守恒

边界条件及传热等因素对仿真的影响
[4–5]. 近几年来，

研究人员分别在此基础上考虑更多因素开展了更进

一步的理论研究，在润滑模型、计入表面形貌及润滑

新求解方法上取得了新的研究成果，如润滑建模方面

建立了轴承动力学润滑等效间隙模型
[6]
、流体-热-结构

耦合润滑数学模型
[7]
、水-气湍流润滑模型

[8]
、热-弹性-

流体动态混合润滑模型
[9–10]

等，并在此基础上完成了

润滑特性数值模拟分析；此外，还考虑空化
[11]
、变形

[12–13]
、热效应

[14]
等因素开展了轴承的润滑特性分析研

究；同时研究了表面粗糙度
[15–16]

、表面织构
[17]
和多孔结

构
[18]
等对轴承静态和动态特性的影响；并将CFD方法

等应用于滑动轴承润滑特性分析中
[19–20]. 由于航空燃

油齿轮泵滑动轴承采用低介质黏度的RP-3燃油作为

润滑介质，目前公开文献所形成的相关润滑特性规律

及数据图表特性不能满足航空领域滑动轴承的设计

需求，因此导致国内的燃油泵滑动轴承使用寿命短、

故障率高. 由于燃油泵滑动轴承缺少有效独立试验验

证，目前国内考核燃油泵轴承设计的合理性，仍采用

整泵台架考核方式，但该方法成本高、耗时长且效率

低.

针对燃油泵滑动轴承设计所需的特性数据不足

导致轴承使用寿命短、故障率高等问题，同时为减少

轴承设计及验证中的重复性试验及设计不确定性等

不足，提高轴承的使用寿命. 论文通过对航空燃油齿

轮泵滑动轴承的润滑性能进行数值仿真研究，在此基

础上探索低介质黏度和自冷却工作条件下的航空发

动机燃油齿轮泵的滑动轴承的润滑特性分布规律. 从

而获得不同的间隙比、偏心率和宽径比下轴承的承载

力、流量等特性数据，以此为基础开展滑动轴承的多

目标优化设计研究.

1    燃油齿轮泵滑动轴承润滑模型

图1所示是某型航空燃油齿轮泵的滑动轴承结构

图，部分参数列于表1中. 出于缩减体积和质量的考

虑，滑动轴承与卸荷槽、间隙补偿装置采用一体式结

构设计，其侧端面与齿轮固定，防止在啮合过程中发

生侧斜现象，在对应齿轮泵的进口及出口部位，则开

有与高压困油区连通的卸荷槽. 航空燃油齿轮泵滑动

轴承没有独立配置润滑系统，而是通过在齿轮泵高压

侧卸荷槽开孔，将燃油泵出口的高压燃油作为润滑介
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Fig. 1    Sliding bearing of aviation fuel gear pump
图 1    航空燃油齿轮泵泵滑动轴承
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质引入滑动轴承内部形成动压支承，并将出口处高压

燃油引入轴承进行自冷却润滑.
1.1    绝热流动下的Reynolds润滑方程及压力边界

条件

该型滑动轴承是包角为360°的圆柱型结构，其

Reynolds润滑方程为

∂

r2∂φ

(
h3

6µ
∂p
∂φ

)
+

h3

6µ
∂2 p
∂y2
= Ω

dh
dφ

(1)

对于Reynolds方程的求解，需要给定其压力的边

界条件. 对于圆柱型滑动轴承，Reynolds边界条件可更

合理，此处认为油膜的破裂取决于下列情况

p = pa且
∂p
∂Φ
= 0 (2)

因燃油泵的黏度随温度的变化而发生改变，轴颈

在运动过程中的摩擦效应必然使油膜内部温度改变，

必须考虑温度及黏度分布的不均匀性以提高仿真计

算精度. 但燃油泵滑动轴承安装在泵壳体内部，因而

通过壳体的热传导量和热辐射量都非常少，轴承内部

热量的传递主要是依靠燃油介质的端泄流量，因此在

计算中将这一过程假定为绝热流动，绝热流动过程沿

膜厚的能量方程的积分形式为

∂T ∗

∂θ
=

1
Qx

−αQy
∂T ∗

∂Y
+

2µ∗

H
+

6H
µ∗

(∂P
∂θ

)2

+α2

(
∂P
∂Y

)2 (3)

2    CFD及Reynolds方程混合求解下的滑动

轴承润滑特性分析

2.1    基于CFD的径向载荷求解及试验验证

为得到精确的径向载荷分布，文中利用pumplinx流
体仿真软件对泵设计点条件：转速为6 400和8 000 r/min，
进口压力为0.3 MPa条件下，对5种出口压力工况进行

仿真(中间网格划分，边界条件设定等步骤略过)，并将

仿真结果与该齿轮泵的试验数据进行对比，验证

CFD仿真方法的准确性. 图2为转速6 400和8 000 r/min
时，在5种不同出口压力工况下的压力分布云图.

图2所示的各个压力分布云图可以看出，该齿轮

泵的压力分布趋势符合齿轮泵的变化规律，即从进口

处至出口处，随着转速的变化越来越大，且随着转速

升高，其压力越大. 图3对比了转速在6 400和8 000 r/min
时，齿轮泵的出口压力、流量的仿真数据与试验数据.

图3中可以看出，不同工况下的仿真数据与试验

数据吻合较好，额定转速8 000 r/min下的仿真精度优

于0.10%，转速6 400 r/min下的仿真精度优于4.0%，数

值模拟具有高的仿真精度. 根据上述方法，计算额定

工况8 000 r/min下，不同出口压力下齿轮泵的径向载

荷，结果列于表2中.
2.2    基于Reynolds方程的滑动轴承润滑特性分析

分析不同间隙比、宽径比条件下，滑动轴承承载

力、流量、摩擦力等润滑特性的变化规律. 滑动轴承润

滑介质的工作温度定为30 ℃，此时燃油介质的黏度为

9.666×10–4 Pa·s. 求解Reynolds方程，得到燃油泵滑动

轴承间隙比为0.2%，偏心率由0.1变化到0.9，轴承的宽

径比由0.4变化到1.2，滑动轴承的特性曲线关系，

图4(a)为不同宽径比下滑动轴承偏心率与承载系数关

系，图4(b)为不同宽径比下滑动轴承偏心率与偏位角

之间的关系，图4(c)为不同宽径比下滑动轴承偏心率

与摩擦系数之间的关系，图4(d)为不同宽径比下滑动

轴承偏心率与流量系数之间的关系.
图4(a)可知，在同一宽径比条件下，随着偏心率的

增加，轴承的承载能力在不断上升. 而在同一偏心位

置处，随着滑动轴承的宽径比不断提高，滑动轴承的

承载能力在不断提高. 需要注意的是，当轴承工作在

高偏心率位置时，有可能因为油膜厚度过薄而导致固

体壁面间的摩擦，而导致磨损甚至胶合故障. 图4(b)可
知，在同一宽径比下，随着偏心率的提高，轴颈中心的

偏位角在不断下降. 而随着宽径比的不断提高，在低

偏心率时，偏位角在增加；而在高偏心率条件下，偏位

角在减小. 图4(c)可知，在同一宽径比下，随着偏心率

的提高，摩擦系数在不断下降. 同时，随着宽径比的不

断提高，摩擦系数也在不断下降. 图4(d)可知，在同一

宽径比下，随着偏心率的提高，流量系数在不断增加.
同时，随着宽径比的不断提高，流量系数在下降. 根据

上述图表即可进行滑动轴承的优化设计计算.

表 1    滑动轴承基本参数

Table 1    Basic parameters of sliding bearing
 

Bearing parameter Specification Bearing parameter Specification
Bearing width 24 mm Diameter of the neck 19.92 mm

Axial hole diameter 20.021 mm Rotation speed 8 000 r/min
Dielectric viscosity 9.66e-4 Pa·s Eccentricity 0.8

Medium density 779 kg/m3 Specific heat of medium 2 000 J/(kg·℃)
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3    优化设计方法

3.1    约束函数及目标函数

F

根据文中所获得的各种无量纲参数随偏心率和

宽径比的变化关系，建立优化数学模型. 由承载力 关系

Fψ2

µUB
= F̄

(
ε,

l
d

)
(4)

ψ可得间隙比

ψ = A1

(
l
d

)1/2[
F̄

(
ε,

l
d

)]1/2

(5)

A1 =

( π
60

)1/2

µ1/2F−1/2dn1/2其中： .

由摩擦阻力f关系

f
ψ
= f̄

(
ε,

l
d

)
(6)

可得

N = ψFU f̄
(
ε,

l
d

)
(7)

N = A2

(
l
d

)1/2[
F̄

(
ε,

l
d

)]1/2

f̄
(
ε,

l
d

)
(8)

A2 =

( π
60

)3/2

µ1/2F1/2d2n3/2其中： .

由流量关系

Q
ψUBd

= Q̄
(
ε,

l
d

)
(9)

表 2    径向力计算结果

Table 2    Calculated radial force
 

Serial number Speed/(r/min) Outlet pressure/MPa Radial force/N
1 8 000 9.0 5 775

2 8 000 8.0 5 248
3 8 000 5.7 4 037
4 8 000 3.97 3 130
5 8 000 1.8 2 001

6e+06

1 000

(a) Outlet pressure 1.55 MPa, 

6 400 r/min

y
x z

Simerics 7e+06

1 000

(b) Outlet pressure 3.02 MPa, 

6 400 r/min

y
x z

Simerics

9e+06

1 000

(f) Outlet pressure 1.55 MPa, 

8 000 r/min

y
x z

Simerics

1e+07

1 000

(g) Outlet pressure 3.97 MPa, 

8 000 r/min

y
x z

Simerics

(c) Outlet pressure 4.9 MPa, 

6 400 r/min

y
x z

8e+06

1 000

Simerics

(d) Outlet pressure 6.6 MPa, 

6 400 r/min

y
x z

1e+07

1 000

Simerics

(e) Outlet pressure 7.9 MPa, 

6 400 r/min

y
x z

1e+07

1 000

Simerics

1.5e+07

1 000

(j) Outlet pressure 9.0 MPa, 

8 000 r/min

y
x z

Simerics
1.2e+07

1 000

(h) Outlet pressure 5.7 MPa, 

8 000 r/min

y
x z

Simerics
1.5e+07

1 000

(i) Outlet pressure 8.0 MPa, 

8 000 r/min

y
x z

Simerics

 

Fig. 2  Pressure nephogram at speeds of 6 400 and 8 000 r/min
图 2    转速为6 400和8 000 r/min时的压力分布云图的压力分布云图
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Fig. 3    Comparison of simulation data and experimental data
图 3    仿真数据与试验数据对比
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可得

Q = A3

(
l
d

)3/2[
F

(
ε,

l
d

)]1/2

Q̄
(
ε,

l
d

)
(10)

∆T温升

∆T =
ψFU
CpρQ

f
ψ

(11)

结合式(5)和式(8)可得到

∆T =
A4

(
l
d

)−1

f̄
(
ε,

l
d

)
Q̄

(
ε,

l
d

) (12)

A4 =
1

Cpρ
Fd−2其中： .

由油膜厚度关系

hmin = c(1−ε) (13)

可得到

hmin = A5

(
l
d

)1/2[
F̄

(
ε,

l
d

)]1/2

(14)

A5 =
1
2

( π
60

)1/2

µ1/2F−1/2d2n1/2其中： .

泵的设计中轴颈的尺寸原则上也是不允许修改

的，否则与轴径匹配的航空发动机附件系统需要进行

大范围的结构改变，由此产生的代价非常高. 而偏心

B/d ε

率与间隙比之间是相互关联的，选择两者中的任何一

个得到的效果是等价的. 在上述客观约束下可选的优

化设计变量为宽径比 和偏心率 . 为了解决齿轮泵

滑动轴承出现的偏磨故障，研究以最小油膜厚度最大

作为优化设计的目标函数.

3.2    特性关系

F̄(ε,B/d)

Q̄(ε,B/d) f̄ (ε,B/d)

B/d

F̄(ε,B/d)

采用间接法优化设计滑动轴承结构时，需要大量

的特性数据. 选取两个设计参数宽径比和偏心率作为

设计变量，由式 (5~14)可知，需要建立 、

和 . 根据文中润滑性能数值模拟结

果可获得 分别为0.4、0.5、0.6、0.7、0.8、0.9、1.0和

1.2时，偏心率由0~0.95均匀变化的30个插值点上的无

量纲参数. 采用二维分段三次样条插值函数对无量纲

关系进行拟合，图5(a)为 无量纲承载力的函

数关系，图5(b)为端泄流量拟合关系，图5(c)无量纲摩

擦力拟合关系.

ε

ε

图5(a)中x坐标表示轴承的偏心率 ，y坐标表示轴

承的宽径比，z坐标表示滑动轴承的无量纲承载能力.

从三维图中可以看出，随着偏心率 的增高，轴承的承

载能力逐渐增高. 原因是当偏心率变大后，油膜中的

压力分布变得更加陡峭，因而承载能力加大. 另一方

面，随着滑动轴承宽径比的增加，承载能力也呈现增
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Fig. 4  Characteristic curve of sliding bearing with different width-diameter ratio and eccentricity ratio
图 4    不同宽径比及偏心率下滑动轴承特性曲线
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加趋势. 原因是宽径比的增加，提高了滑动轴承承载

的面积，但宽径比的增加会导致端泄流量的下降，会

使温升变高. 图5(b)给出了偏心率、宽径比与无量纲流

量的关系. 随着偏心率的增加，滑动轴承的端泄流量

先增加，当偏心率大于0.8以后则出现减少的趋势. 而
随着宽径比的增高，滑动轴承的端泄流量呈现出下降

的趋势. 图5(c)给出了无量纲摩擦力与宽径比和偏心

率之间的关系. 从图5中可以看出，随着偏心率的增

加，滑动轴承的阻力系数逐渐下降. 而随着宽径比的

增加，滑动轴承阻力系数也逐渐降低.
3.3    优化方法算例验证

d

ε B/d

ψ

在获得上述关系后，给定优化参数的取值范围.
文中以某型航空燃油齿轮泵为研究对象，该泵在500 h
长试试验中，运转不足100 h分解发现滑动轴承出现轴

瓦灼伤故障，因此算例以该轴承为验证对象进行优化

设计. 优化中，其中轴颈直径为 为19.92 mm，选取偏

心率 在0.1~0.9中变动，选取宽径比 在0.4~1.2中变

动，选取间隙比 在0.1%~0.5%中变动，设定转速为

8 000 r/min，设定油膜承载力F为5 300 N，设定油膜温

升不高于50 ℃，各个参数列于表3中.
优化函数表达式如(15)所示

min −h(x) x ∈ R2

s.t.


−ε ⩽ 0, ε−0.9 ⩽ 0
0.4−B/d ⩽ 0,B/d−1.2 ⩽ 0
0.001−ψ ⩽ 0,ψ−0.0018 ⩽ 0
∆T/50−1 ⩽ 0

(15)

ε = 0.8224 B/d = 1.2

采用Matlab优化算法工具箱对上述非线性优化数

学模型进行求解. 在优化算法的选择上，与传统的优

化算法相比，遗传算法的全局收敛性好，收敛的精度

高. 因此选择遗传算法作为优化的算法. 最终的优化

结果偏心率 ，宽径比 . 优化后的滑

动轴承内部压力分布、温度分布等流场特性如图6所示.
通过对图6中的压力场、温度场数值计算结果进

行数据处理，得到最终优化设计结果. 其中油膜承载

力为5 592 N，与表2中的径向力5 248 N相比，两者相

对误差小于5%，油膜承载力能够满足齿轮泵的径向

力载荷需求. 此外，滑动轴承内部燃油的平均温升为

36 ℃，油膜厚度增至2.7 μm，大于固体表面的凹凸体

半径之和. 为了验证优化设计和数值仿真方法的有效

性，进行滑动轴承油膜承压区的压力测量，以验证优

化设计后轴承的性能. 试验中，在设计点转速8 000 r/min
条件下，施加的径向载荷为表2中计算得出的滑动轴

承径向力. 5种不同径向载荷下，滑动轴承的油膜承载

力试验测试值与仿真计算值的对比结果如图7所示.
从图7中可以看到，油膜承载力是随着载荷的增

大而增大的，试验测得的数据与润滑仿真得到的理论

值的变化趋势是一致的，即轴颈所受到的静态载荷增

大时，滑动轴承运行状况下形成的油膜压力也随之升

高，也就是随着载荷的增大，轴承的承载能力也随之

提升. 图7中油膜承载力整体较试验测试值偏大，一方

面是由于采用CFD数值模拟的方法仿真得出齿轮工

作面上的油压分布仿真值整体偏大，另一方面是试验

测试中忽略了燃油泵进口油压对轴承油膜压力的影

响. 通过图7中的试验值与理论值的比较可知，油膜承

载力的试验测试值与仿真计算值间的误差最大不超

过5%，表明本文中所采用的润滑特性仿真计算方法

是可行有效的. 图8为装配不同滑动轴承航空燃油齿

表 3    优化参数取值表

Table 3    Optimization of parameter values table
 

Parameter Symbol Specification
Speed n 8 000 r/min

Outlet pressure Pout 8 MPa
Axial diameter d 19.92 mm

Eccentricity ε 0.1~0.9
Width-diameter ratio B/d 0.4~1.2

clearance ratio ψ 0.1%~0.5%
Oil film bearing capacity F 5 300 N

Temperature rise ΔT ≤50 ℃
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Fig. 5  Characteristic data fitting relation of sliding bearing
图 5    滑动轴承的特性数据拟合关系
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Fig. 6  Analysis results of indirect optimum design of sliding bearing
图 6    滑动轴承间接优化设计分析结果
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Fig. 7  Experimental comparison of oil film bearing capacity of sliding bearing
图 7    滑动轴承油膜承载力试验对比结果
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Fig. 8  Comparison of experimental results between pre-optimized and after optimized of sliding bearing
图 8    优化前、后滑动轴承轴承试验结果对比

518 摩   擦   学   学   报 第 38 卷



轮泵进行长试试验500 h后的对比结果，原未优化的滑

动轴承，其长试运转不足100 h时轴瓦出现高温灼伤，

甚至严重导致胶合等故障. 而经过优化后的滑动轴

承，经重新加工安装后进行整泵长试试验，500 h仍能

保证良好的支承作用，并且原故障部位，轴瓦高温灼

伤现象已经消除，故障得到了有效改善. 表明优化后

的滑动轴承具有良好的工作性能.

4    结论

a. 宽径比、偏心率和间隙比三者之间对轴承润滑

性能的影响具有一定的耦合效应. 但当滑动轴承在同

一偏心率下时，油膜承载力随着间隙比的增加而单调

下降，油膜厚度随着间隙比的增高而增加. 同一间隙

比下时，油膜的承载力随着偏心率的减小也逐渐减

小，厚度随着偏心率的增高而下降. 以上条件不变时

随着宽径比的增加，承载能力也呈现增加的趋势，但

宽径比的增加会导致端泄流量的下降，会使温升变

高、阻力系数也逐渐降低.
b. 采用润滑性能分析积累的大量特性数据对轴

承进行优化设计，优化后的偏心率为0.822 4，宽径比

为1.2，优化后油膜的承载力为5 592 N，与滑动轴承的

实际径向力5 284 N相差5%，具有较高的计算精度. 优
化后的轴承内部燃油平均温升为36 ℃，油膜厚度增至

2.7 μm，能够保证轴承与轴瓦不发生摩擦接触并具有

良好的润滑性能. 通过整泵长试试验分解后发现，原

故障轴承的灼伤部位得到有效改善，表明本文所采用

的优化设计是可行的.
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