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摘　　　要 : 对高速气体润滑轴承转子系统进行了稳定性试验研究.通过轴心轨迹、频率耦合三维图、频谱和

分叉图 ,分析了系统非线性行为特征.实验证明气体润滑轴承 - 转子系统中的气膜涡动是系统非线性失稳的

主要原因 ,气膜涡动导致的倍周期分叉是系统进入混沌振动的必由途径.通过调整系统固有频率和气膜润滑

涡动频率之间的耦合关系 ,使得失稳转速远离设计转速 ;以及利用试验中所证实的混沌“有界”性质 ,有效的

控制振幅 ,将是提高转子 - 轴承系统非线性稳定性的新途径.
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Abstract : A stability experiment on high speed rotor and gas lubrication bearings was

presented in this paper . Based on shaf t center orbit s , f requency coupling 32D plot , f requency

spect rum and bif urcation plot , t he nonlinear characteristics of rotor bearing system were ana2
lyzed. The experiment p roved that , gas whirl in gas bearing and rotor system was a major

cont ributing factor to nonlinear instability. Double periodic bif urcation caused by gas whirl

was an inevitable pat h to chaos vibration. The instability rotational speed will vary a lot f rom

design speed by modulation of t he coupling relationship between system’s inherent f requency

and gas whirl f requency , meanwhile effective cont rol of chaos vibration based on bounded

ness of chaos is a new method to imp rove nonlinear stability of rotor and bearings.
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　　微行燃气轮机的发展 ,特别是用于航空航天

用途的燃机特别要求转子 - 轴承系统的高转速、

小振动和轻便耐用 ,以便实现燃机系统的高效率、

高寿命、和高推重比.因此能够用于微型燃气轮机
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高速转子 - 流体润滑轴承已经成为国内外研究的

热点 ,但是同时高速转子 - 轴承的稳定性问题也

越来越成为燃机设计中的重点和难点.

在过去转子转速较低、转子偏心较小的情况

下 ,主要利用线性化稳定性分析只是对于微小扰

动下的稳定性问题进行判断.在线性分析中 ,如果

用 F泛指轴承润滑流体薄膜对于轴颈的反力的

展开式[1 ] ,则

F = F0 +
5 F
5ξ
ξ+

1
2 !

52 F
5ξ2
ξ2 +

1
3 !

53 F
5ξ3
ξ3 + ⋯

其中ξ是扰动量 , F0 用来确定静态平衡位置 ,5 F/

5ξ确定线性稳定性 ,它确定的特征值为 A ,如果

A ≥0 ,系统线性失稳 ;如果 A < 0 ,系统线性稳定.

线性化稳定性分析只适用于微小扰动下的稳定性

问题 ,在高转速、大扰动、大偏心量之下仍然使用

线性化理论显然不合理 ;由52 F/ 5ξ2 ,53 F/ 5ξ3 导出
的参数组成中心流型曲线 ,从而决定非线性稳定

的情况.

目前非线性稳定性分析的一般思路是 :选择

初始点 ,施加一个扰动 ,对轴颈的运动方程积分 ,

求得轴心轨迹.如果轨迹最后收敛为一点 ,这个点

就是一个稳定的平衡位置 ;如果轨迹无限发散 ,就

表示不稳定.但是非线性分析的难点是 :很难选择

合适的初始值来反映系统稳定性变化趋势 ,尤其

是在系统存在多个平衡点的情况下 ,多初始值的

选择更加大了问题的难度.可压缩流体润滑的刚

度和阻尼效应 ,目前还没有完全研究清楚 ,特别是

在线性失稳之后系统稳定性的变化 ,是研究的焦

点.但是 ,研究主要还是针对油膜润滑轴承 ,而对

于气体润滑轴承的分析 ,尤其是试验方面的报道 ,

目前还不多见.

因此 ,本文试验了一种新型的动静压混合气

体润滑轴承 ,在高速轴承 - 转子试验台上 ,进行了

起停 - 运行实验 ,观察到了转子 - 轴承系统高速

运行过程中的多种非线性动力学行为 ,验证了目

前流固耦合理论分析的一些结论 ,为改善高速转

子 - 轴承系统稳定性提供了试验依据.

1　实验设备

实验采用卧式单跨支承转子系统 ,轴承是圆

柱滑动轴承结构 ,采用动静压混合润滑方式 ,静压

润滑由轴承轴向分布的四排固定节流小孔提供 ,

每排小孔沿着周向均匀分布 ,每排共有 20 个小

孔.动压润滑由均匀分布于轴瓦内表面的人字槽

形线提供.转子 - 轴承系统的参数见表 1和表 2.

轴承动静压润滑的结构如图 1所示.

表 1　高速轴承转子系统涡轮膨胀试验台主要参数

Table 1　High speed rotor2bearings test rig

conf iguration parameters

主要参数 数值

主轴直径 D/ mm 50

转子长度 L/ mm 590

涡轮外径 D1 / mm 54

止推盘直径 Dt / mm 94

轴承跨距 ls / mm 475

转子质量 m/ kg 5

设计最大转速 n/ ( r/ min) 60 000

表 2　动静压混合径向轴承参数

Table 2　Hybrid gas bearings conf iguration parameters

径向轴承参数 数值

长度 L / mm 50

内环直径 D/ mm 50

平均间隙 h0 / mm 0. 8

间隙比λ 0. 032

长径比 L/ D 1

图 1　动静压混合气体润滑轴承

Fig. 1　Hydrostatic2dynamic hybrid gas bearings

st ructural sketch plot

在驱动涡轮一端的径向轴承处设置两个电涡

流传感器 (分别测量此处轴颈 X2Y 方向的振动) ;

在尾端的径向轴承处设置 3 个电涡流传感器 (分

别测量轴颈 X2Y 方向的振动和转子转速) ,采样

频率为 12 800 Hz ,低通滤波范围为 2 k Hz.
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1 空气压缩机 ; 2 节流阀门 ; 3 油水分离器 ; 4 碱洗塔 ;

5 空气干燥过滤器 ; 6 稳压罐 ; 7 电磁控制阀 ; 8 分流阀门 ;

9 电磁控制阀操作面板及压力指示表 ; 10 空气轴承压力阀门 ;

11 动力涡轮压力阀门 ; 12 径向空气轴承 ; 13 动力涡轮 ;

14 止推空气轴承 ; 15 径向空气轴承

图 2　轴承转子试验台示意图

Fig. 2　Test rig for bearings2rotor system

2　试验过程

试验过程如下 :首先启动轴承供气系统 ,使得

转子稳定升速到 3 100 r/ min.然后启动动力涡轮

供气系统 ,提高动力涡轮的供气压力 ,转子开始进

一步升速.整个起停过程一共经历了两次升降速

过程 ,将涡轮供气压力提高到 0. 2 MPa ,转子平稳

升速 ,越过一阶临界转速 17 687 r/ min (降速过程

为 17 419 r/ min) ,运行时间 300 s的时候 ,增加涡

轮供气压力到 0. 45 MPa ,转子继续升速到 37 149

r/ min (时间 430 s) ,经过一个时间很短暂的降速

波动 (降速到 36 572 r/ min) ,之后转速进一步上

升到 37 632 r/ min (时间 440 s) .这时 ,将涡轮供

气压力减小到 0. 2 MPa ,转速开始下降 ,直到

20 000 r/ min (时间 500 s) ,这时再次提高涡轮供

气压力到 0. 45 MPa ,转速开始上升 , 直到

38 570 r/ min ,经历了一个时间很短的转速波动

之后 (降速到 35 845 r/ min) ,再一次升速直到

38 532 r/ min ,保持涡轮供气压力 0. 45 MPa.直

到 750 s之后 ,减小涡轮供气压力到 0 ,转子自动

减速停车.

3　非线性行为特征分析

根据转子 - 轴承系统非线性稳定性分析理

论 ,出现“半速涡动”(气膜涡动)就意味着线性稳

定的终点 ,此时系统特征值的虚部由正变为负值 ,

这时根据线性稳定性分析的理论 ,系统就会线性

失稳.线性失稳的终点 ,又是非线性稳定的起点 ,

系统必将进入一个或多个新的非线性平衡点.为

了解系统进出非线性平衡点的路径 ,以及新的非

线性平衡点的情况 ,两次升速降速过程中的系统

非线性行为将是分析的重点.

3 . 1　轴心轨迹分析

图 3的 (a)～ (j)是第一次升速过程中轴心轨

迹的变化情况 ,转子从较低转速一直平稳升速到

37 149 r/ min (图 3 (a) ) ,轴心轨迹是稳定的周期 1

情况 ,以工频为主.由于加工造成的周向不均匀 ,

使得轴心轨迹并不是规则椭圆形 ,而是带有几个

凸起的“树叶型”.之后经历了一个时间很短暂的

速度波动过程 (37 124 r/ min～36 572 r/ min～

37 632 r/ min) ,这个过程中轴心轨迹变化为明显

的周期 2 (图 3 (b) ) .周期 2意味着除了工频以外 ,

出现了另外一个非同频振动频率 ,而此时的转速

也大约在两倍临界转速 ,这个扰动频率来自于轴

承的气膜涡动.正是由于这个外加的非同频振动 ,

导致系统偏离原先稳定的周期 1 平衡点 ,而出现

线性失稳的迹象 ,线性失稳之后 ,系统会进入新的

非线性平衡点.这个平衡点有可能是新的极限环 ,

或是进入混沌.图 3 (c)和 (d)表明 ,之后进入了混

沌运动 ,同时转速也由 37 454 r/ min ,下降到

36 012 r/ min ,这个降速过程中一直保持混沌运

动.转速下降到 35 853 r/ min的时候 ,轴心轨迹又

变为周期 2 ,出现分叉 ,必定带来平衡点特征的变

化 ,如图 3 (e) .混沌振动退出之后 ,系统得以再次

升速 ,并重新进入线性稳定的周期 1 ,如图 3 (f ) .

接下来 ,随着能量水平的提高 ,系统再次面临失

稳 ,又一次进入混沌状态 (图 3 ( g) ) ,由于数据采

集系统采样频率的问题 ,这一次过程没有完整的

观察到混沌出现之前的周期 2 分叉现象 ,这也说

明 ,气膜涡动导致系统线性失稳 ,而进入混沌振动

是一个非常短暂的过程 ,这也能够解释实际转子

- 轴承系统运行的时候 ,由于流体润滑造成的气

膜 (油膜)涡动失稳的突然性 ,在很短时间之内 ,系

统非同频振动的振幅大大增加.出现混沌振动之

后 ,转速降低 ,通过一次周期 2 分叉之后 (图 3

(h) ) ,减小动力涡轮供气压力 ,系统转速进一步

降低 ,通过短时间的准周期 1运动 (图 3 (i) )之后 ,

达到稳定的周期 1运动平衡点 (图 3 (j) ) .根据文

献[2 ] ,周期 3就意味着混沌 ,在图 3 (c) , (d) , (g)

中轴心轨迹的确进入多周期 (周期 3 或者更多周

期)的状态 ,在工程实际中 ,这种情况就被认为是

混沌状态.在本文中 ,我们采用这个观点来作为判

断图 3 (c) , (d) , (g)中轴心轨迹进入混沌的依据.

5141



航　空　动　力　学　报 第 23卷

图 3　第一次升降速中转子尾端轴心轨迹变化情况

Fig. 3　Axes orbit s of rotor tail in 1st speed up and down
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　　在第二次升速降速过程中 ,出现了周期 1～

周期 2交替变化过程 ,这是第一次升降速过程中

所没有观察到的非线性特征.转子从较低转速一

直平稳升速到 38 570 r/ min ,轴心轨迹是稳定的

周期 1情况.之后进入了一个时间较短的周期 1

～周期 2交替变化过程 (篇幅所限 ,没有给出轨迹

图) ,转速也呈现高低波动的情况 (38 570 r/ min

～38 344 r/ min～37 547 r/ min～36 554 r/ min～

38 532 r/ min～38 438 r/ min) .经过这个波动阶

段之后 ,系统进入一个时间很短的多周期运动形

态 ,紧接着进入了混沌运动.

3 . 2　频率耦合分析

图 4是转子尾端水平振动振幅2时间2频率三
维谱图 ,横坐标是频率 ,纵坐标是运行时间 ,色谱

图的颜色深度表示振幅大小 ,颜色越亮表示振幅

越大.整个起停过程的转速频谱曲线呈现“M”型 ,

整个“M”型曲线代表了试验过程中工频 (转子转

速)的变化情况.“M”的每个尖峰表示一次升速降

速过程.图中 A区域 ,可见振幅明显增加 ,这时转

速大约 18 000 r/ min ,这是通过临界转速的情况.

D和 E区域是两次升降速过程中最大转速的位

置. B 和 C 区域代表非同频振动 ( Sub2harmonic

vibration) ,可见在两次升速降速过程中 ,都出现

了非同频 (或称之为分频)振动现象 ,根据图中所

示 ,非同频振动大约集中在 300 Hz左右 ,而这个

频率和临界转速 18 000 r/ min基本接近 ,并且和

当时的工频大小的比例大约是 1∶2关系.由此可

见 ,此时出现了由于空气轴承气膜涡动造成的“半

速涡动”现象.当出现“半速涡动”的时候 ,在 F和

G区域 ,可以看到一系列的高频振动分量 ,是由于

轴颈和轴瓦短暂的“碰摩”造成的.

根据文献[ 3 ] ,当轴颈旋转时 ,涡动频率d<
d t
和

转子转速ω0、偏心率变化速度
dε
d t
、供油 (气)静压

pa 和轴承外载荷 W 有关 ,如下式所示 (系数 a , b

是间隙比λ和偏心率ε的函数 , c和 d 是λ和ε,轴

承长度 L、直径 D ,流体粘度μ的函数)

d<
d t

= a(λ,ε)ω0 + b(λ,ε) dε
d t

+

c(λ,ε, L , D ,μ) pa - d (λ,ε, L , D ,μ) W

　　轴颈受到外部碰摩的瞬时 ,轴承外载荷增加

(来自外部碰摩力) ,偏心率变化速度减小 ,转速减

小.根据上式的耦合关系 ,涡动频率 (分频振动频

率)必定减小 ,同时 ,在碰摩瞬间 ,系统总体刚度大

大增加 ,又会出现一系列的高频分量.碰摩结束之

后 ,高频分量消失 ,半速涡动频率由于转速、外载

荷的升高 ,而恢复原先的数值.图中 B 和 C区域

可以看出半速涡动频率在碰摩时刻 ,形成一个小

频带的情况.总之 ,半速涡动引起失稳 ,导致了碰

摩 ;而碰摩又导致半速涡动的频率波动 ,体现在振

动能量 (振幅)上面 ,就出现了图 4 中碰摩时刻的

情况 ,在碰摩瞬时 ,能量分布在工频 (D , E) 、分频

(B ,C)和高频 ( F , G) 3个区域.

图 4　转子尾端水平振动振幅2时间2频率三维谱图
Fig. 4　Amplitude2time2f requency 32D plot in rotor tail

3 . 3　频谱和分叉分析

以第一次升速降速过程为例 ,图 5是系统非

线性典型特征的频谱图 ,以及对应时刻振幅 (转子

尾端水平方向)曲线图.

图 5 (a)是转速 35 721 r/ min时刻的频谱图 ,

此时工频 595 Hz ,占据主导地位 ,同时也可以看

到 2倍频、3倍频、4倍频等高频分量 ,但是与工频

相比都非常微弱.图 5 (b)是转速 37 087 r/ min时

候的频谱图 ,工频为 618. 11 Hz ,出现了明显的非

同频振动分量 306. 25 Hz ,涡动比为 0. 495.图 5

(c)是转速 36 571 r/ min时刻的频谱图 ,半速涡动

频率为 306. 25 Hz ,与工频 609. 52 Hz相比 ,涡动

比为 306. 25/ 609. 52 = 0. 502.同时 ,高倍频部分

也出现了多个其他分频振动分量 ,与工频相比非

常微弱.图 5 (d)是转速 37 632 r/ min时候的频谱

图 ,半速涡动频率 353. 13 Hz ,工频 627. 2 Hz ,涡

动比 0. 563 ,同时可见有一个低频非常接近于半

速涡动频率 ,好像从半速涡动频率中分离出来 ,频
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Fig. 5　Spect rum plot s of system nonlinear typical characteristics

率与它非常接近.另外 ,还有一个 900 Hz左右的

高频和一个 90 Hz左右的低频出现 ,但是并不明

显.图 5 (e)是转速 35 916 r/ min时候的频谱图 ,

工频 598. 61 Hz ,半速涡动频率 321. 88 Hz ,涡动

比 0. 538.此时 ,900 Hz高频发展的相当明显 ,同

时频率低于 1/ 2 倍频的低频带上 ,也出现多个分

量 ,90 Hz低频分量进一步发展 ,振幅增加.同时

半速涡动的振幅相比图 5 ( d)的情况 ,也增加了.

图 5 (f)是转速 36 205 r/ min时候的频谱图 ,可见

除了工频、半速涡动以外 ,93 Hz左右的低频分量

已经相当明显 ,振幅较大 ,这时进入典型的周期 3

(多周期)状态 ,根据混沌理论 ,周期 3就意味着混

沌的开始 ,此时系统开始进入混沌.在系统轨迹周

期 2的运行过程中 ,涡动比并不严格等于 0. 5 ,而

是在 0. 5附近上下波动.随着系统行为向混沌方

向变化 ,涡动比呈现增大趋势 (0. 495～0. 502～0.

563～0. 538) .半速涡动振幅也呈现出大小波动的

趋势 ,体现了系统自身阻尼和气膜涡动失稳之间

的互相对抗关系.

　　图 6是第一次升速降速过程中 ,按照零相位

图 6　转子尾端振幅2转速分叉图
Fig. 6　Amplitude2rpm bifurcation plot in rotor tail

点 ,截取转子尾端轴心轨迹的 Poincare 截面生成

的分叉图.根据图 3 (a)～ (d) ,我们推测线性失稳

的时刻 ,会存在分叉行为 ,导致系统进入混沌.从

图 6可以看出 ,系统从周期 2 (分叉)到混沌的整

个过程.混沌振动发生之后 ,振幅并没有无限增

大 ,而是控制在一个界限之内.这就印证了混沌自

身的“有界”特性[4 ] .只要能够控制混沌的振幅在

效率和性能允许的限度内 ,系统可以继续运行而

不必停车.

8141



　第 8期 陈　策等 :气体润滑轴承 - 转子系统非线性动力学特征的实验

总结两次升速降速过程轴心轨迹的变化情

况 ,可以看出每次线性失稳总是这样的 :稳定的周

期 1状态 ,转速上升 ;变化为周期 2 运动轨迹 ,转

速随之下降 ,出现分叉 ,气膜涡动出现 ;之后出现

短暂的准周期 1 ,或者准周期 1～周期 2交替出现

的情况 ;之后会出现短暂的多周期 ,而最终进入混

沌振动状态.从这两次升速降速过程来看 ,系统自

身的阻尼努力抑制涡动失稳 ,在第二次升速过程

中 ,可以看到周期 1 和周期 2 反复交替出现的情

况 (时间范围 611 385～667 899 ms) ,正是反映了

这个事实.扰动和阻尼哪个占据主导 ,将会导致系

统稳定性的不同变化.如果阻尼抑制扰动 ,系统可

能保持准周期 1甚至周期 1 的稳定状态 ,如果扰

动占据主导 ,接着就会出现气膜涡动失稳 ,进入混

沌振动阶段.系统退出混沌的完整路径是 :混沌2
多周期2周期 22准周期 12周期 1 ,多周期的存在时

间非常短暂 ,不易通过轴心轨迹变化来完整观察

它的过渡过程.而周期 2是肯定存在的 ,因为它代

表了系统稳定行为的一种突变 (分叉) ,只有经过

这个变化系统才会实现从线性稳定2线性失稳2非
线性稳定的过程.

4　结　论

1) 根据实验结果 ,分析了气膜涡动引起混沌

振动的整个过程.系统一般是由周期 1 (不平衡造

成的同频涡动)开始 ,出现半速涡动之后 ,在较短

时间内 ,发生倍周期分叉 ,而进入周期 2运动形式

(半频振动和工频振动耦合) ,不平衡造成的离心

力和润滑气膜力相互耦合 ,有时可能会呈现周期

1～周期 2交替更迭的现象.随着振动加剧 ,频谱

图上会出现一个新的低频分量 ,这个低频振动使

得系统通过周期 3而进入混沌.

2) 振幅2时间2频率三维谱图反映了多个频率
的耦合关系.气膜涡动频率和固有频率耦合之后 ,

发生半速涡动 ;半速涡动和系统同频涡动的耦合

导致振动增强 ,一旦超标会发生点碰 ,碰摩直接改

变了外载荷 ,同时改变了外载荷、转速、偏心率变

化速度下降和半速涡动频率之间的耦合关系 ,使

得半速涡动频率发生波动.

3) 由于工频和轴承气膜润滑涡动频率之间

的耦合是不可避免的 ,因此由气膜涡动导致气膜

振荡而使得系统进入混沌振动状态也不可避免.

实验表明 ,提高稳定性的一个途径是 :改变系统固

有频率和气膜润滑涡动频率之间的耦合关系 ,使

得气膜涡动和气膜振荡发生的转速范围远离设计

转速 ,这可以通过改变转子结构和质量以及轴承

结构和气体润滑方式来实现 ;如果必须通过混沌

振动的转速范围 ,那么应当考虑 :根据混沌振动的

“有界”性质 ,将振动界限控制在许可的范围之内 ,

并使得混沌振动的转速范围尽可能小.
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