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浮环轴承非线性耦合动力润滑特性
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摘　　　要 : 针对浮环轴承2柔性转子结构的某型微型燃机实验结果的分析 ,结合浮环轴承非线性耦合动力

润滑的机理研究 ,进一步研究与探讨了浮环轴承流固耦合润滑的非线性行为.给出了浮环轴承存在的五种典

型非线性振动的频率特征 ,阐明了转子临界区域工频振动特征与转子涡动频率谐波振动特征的区别与联系 ,

同时也明确了相应的振动抑制或消除的措施及方法.根据单膜润滑油膜承载能力及涡动速度的解析表达式 ,

论证了浮环轴承半速涡动的频率特征及其稳定性.试验证明 ,浮环内、外油膜半速涡动与油膜振荡现象的涡

动比接近于 0. 5与 0. 3 ,并且理论与实验具有很好的一致性 .这为浮环轴承的设计及性能研究提供了相应理

论与实验的依据.
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Abstract : An experiment of floating ring bearings and flexible rotor in a micro t urbo2en2
gine was presented. Some nonlinear behaviors of fluid2solid interaction in floating bearings

were st udied. And nonlinear f requency characteristics of five typical vibrations in floating

ring bearings were p resented. Furt hermore , t he difference and correlation between power

f requency characteristic in critical speed range and whirl f requency harmonic response charac2
teristic were illust rated. At t he same time , t he met hod to cont rol vibration and to eliminate

whirl was described. Based on t he analytical expressions of load capacity and whirl f requency

in single oil film lubrication bearings , t he stability of floating ring bearings was analyzed.

The experiment shows t hat t he whirl ratio s of outer and inner oil film in floating ring bear2
ings approach 0. 5 and 0. 3 , respectively , in squeezing vibration , which matches the t heoreti2
cal analysis considerably. This research provides experimental and t heoretical evidence for
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f uture floating ring bearings design and performance research.

Key words : floating ring bearings ; flexible rotor ; nonlinear ; lubrication mechanism

　　高转速、大跨度、柔性转子、轻结构是近年来

的发展趋势 ,尤其是在涡轮增压器、微型燃气轮

机、透平膨胀机等领域具有良好的性能优势 ,但

是 ,它在提高性能的同时也引起更为严重的非线

性失稳问题 ,则需要更深入地进行理论与实验的

研究才能解决[123 ] .

浮环轴承被浮环隔开的双膜润滑的轴承 ,其

尺寸小、结构简单、磨损小、效率高.设计良好的浮

环轴承 ,在相同的承载能力下 ,比普通轴承的功耗

低 20 %～30 %[4 ] .长期以来 ,浮环轴承的润滑理

论模型及数值分析的研究 ,由于模型简化等因素

的影响 ,与实际情况相差较远 ,因此浮环轴承的设

计以经验为主 ,难以达到最优状态[ 526 ] .

本文根据浮环轴承2柔性转子系统稳定性的
试验结果 ,对浮环轴承非线性流固耦合动力润滑

特性做了进一步分析与探讨 ,给出浮环轴承典型

内外油膜半速涡动及谐波振荡的非线性特征 ,为

今后浮环轴承的设计及性能分析提供相应的实验

依据.

1　某型微型燃气轮机转子与浮环的
结构和振动测试系统

　　某微型气轮燃机的转子结构如图 1 所示 ,转

子设计的各阶临界转速见表 1.轴承采用全浮环

轴承支撑的结构形式 ,如图 2所示.浮环轴承结构

设计参数见表 2 ,油质为航空 20 号润滑油 ,油压

为 0. 5 MPa.

图 1　微型燃气轮机转子轴承结构简图

Fig. 1　Micro turbine engine rotor2bearing

schematic diagram

冷态实验过程中 ,转子由变频调速电机拖动.

每个测振位置均设两个涡流传感器 ,分别测量转

轴水平和垂直方向上的振动位移信号 ,相位及转

速信号在电机端部测量.

表 1　转子结构各阶临界转速

Table 1　Rotor design critical speeds

各阶临界转速 数值

1阶刚性临界转速/ ( r/ min) ; 频率/ Hz 3 568 ; 59. 5

2阶刚性临界转速/ ( r/ min) ; 频率/ Hz 5 864 ; 97. 7

1阶弯曲临界转速/ ( r/ min) ; 频率/ Hz 19 244 ; 320. 7

2阶弯曲临界转速/ ( r/ min) ; 频率/ Hz 67 430 ; 1123. 8

图 2　浮环轴承结构图

Fig. 2　Floating ring bearing geometry

表 2　浮环轴承结构设计参数

Table 2　Floating ring bearing geometric parameters

参数
左轴承

内膜/外膜

右轴承

内膜/外膜

直径/ mm 28/ 38 28/ 38

长度/ mm 20/ 20 18/ 18

间隙/ mm
0. 042～0. 051/

0. 055～0. 066

0. 042～0. 051/

0. 055～0. 066

浮环厚度/ mm 5/ 5 5/ 5

2　微型燃气轮机的浮环轴承2转子
系统试验

　　升速过程的工频振幅2转速瀑布图 ,如图 3所

示 .振动 1 X 分量相对较小 ,工频振幅在转速

18 000～19 000 r/ min ,就突然增大.转速一直未能

冲过 19 000～21 000 r/ min ,就产生低频振荡导致

动静部件碰摩故障而被迫停机.

表 3给出了转子升速过程中的转速、工频及

663



　第 2期 杨金福等 :浮环轴承非线性耦合动力润滑特性

振幅、低频及振幅和涡动比的数据.试验数据表

明 :在整个升速过程中 ,根据工频振幅、低频振幅

和涡动比的变化情况 ,可以将整个试验过程分为

5个典型区域 :即临界转速区域、内膜半速涡动区

域、内外膜涡动过渡区域、外膜半速涡动区域、油

膜承载失效区域.根据实验测试结果的分析可知 ,

工频振幅2转速曲线如图 4 ;低频振幅2转速曲线如
图 5所示 ;涡动比2转速曲线如图 6所示.

图 3　工频振幅2转速瀑布图
Fig. 3　Waterfall of power f requency amplitude

versus rotor speed

表 3　转子升速过程振动测试的结果

Table 3　Data of typical phases

转速

/ ( r/ min)

工频

振幅/ (μm)

低频

振幅/ (μm)
涡动比 阶段

3 125

4 563

52. 1/ 165

76. 0/ 216 58. 0 0. 76

5 084

6 015

7 900

84. 7/ 257

100. 2/ 314

131. 7/ 161

57. 8/ 57

68. 3/ 77

83. 8/ 51

0. 68

0. 68

0. 64

第

一

8 156

8 422

9 017

10 834

135. 9/ 148

140. 4/ 140

150. 3/ 121

180. 6/ 77

69. 2/ 161

71. 5/ 249

76. 5/ 293

91. 9/ 90

0. 51

0. 51

0. 51

0. 51

第

二

10 972

14 858

182. 9/ 79

247. 6/ 73

74. 8/ 35

78. 8/ 37

0. 41

0. 32

第

三

15 368

16 949

17 730

18 507

256. 1/ 80

282. 5/ 80

295. 5/ 94

308. 4/ 61

76. 8/ 58

82. 2/ 93

83. 3/ 408

86. 9/ 694

0. 30

0. 29

0. 28

0. 28

第

四

18 633

18 785

310. 6/ 202

313. 1/ 229

98. 8/ 1 113

99. 6/ 1 000

0. 32

0. 32

第

五

在临界转速区域 (5 084～7 900 r/ min) ,涡动

比为 0 . 64～0 . 68 ,最大工频振幅 314μm (转速

6 015 r/ min) ,体现出通过临界转速时候工频明显

增大的情况 ,而最大低频振幅仅为 77μm ,低频涡

动影响较小.

图 4　工频振幅2转速曲线
Fig. 4　Power f requency amplitude2rotor speed curve

图 5　低频振幅2转速曲线
Fig. 5　Low frequency amplitude2rotor speed curve

图 6　涡动比2转速曲线
Fig. 6　Whirl ratio2rotor speed curve

在内膜半速涡动区域 (转速 8 196～10 834

r/ min) ,涡动比保持在 0. 51 ,体现出半速涡动特

性 ,如图 7 所示 ;工频振幅不断减小 ,当转速达到

10834 r/ min的时候 ,工频振幅降低到 77μm ;而低

频振幅相比临界转速区域 ,有了很大的增加 ,最大
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低频振幅为 293μm (转速 9 017 r/ min) .

之后 ,进入内外油膜涡动过渡区域 (转速

10 972～14 858 r/ min) ,涡动比不断减小 ,0. 41～

0. 32 ,这个阶段工频和低频振幅都较小 ,最大工频

振幅为 79μm (10 972 r/ min) ,最大低频振幅为 37

μm (14 858 r/ min) .

图 7　内膜半速涡动及振荡的幅频特性

Fig. 7　Amplitude2f requency plot in the inner film

whirl motion phase

在外膜半速涡动区域 (转速 15 368～18 507

r/ min) ,涡动比保持在 0. 28～0. 3 之间 ,这个区

域工频振幅不大 ,最大工频振幅为 94μm (17 730

r/ min) .在转速达到 18 507 r/ min的时候 ,最大低

频振幅达到 694μm ,远大于内膜半速涡动区域的

最大振幅.说明外膜发生半速涡动时候 ,低频振动

要比内膜半速涡动时刻强烈的多 ,系统稳定性也

更差 ,如图 8所示.

图 8　外膜半速涡动及振荡的幅频特性

Fig. 8　Amplitude2f requency plot in the outer film

whirl motion phase

在油膜承载失效区域 (转速 18 633～18 785

r/ min) ,涡动比保持在 0. 32 ;低频振幅达到整个

升速过程的最大值 ,最大低频振幅 1 113μm(18 633

r/ min) ;工频振幅也较大 ,此时由于低频振动过大

导致承载失稳而碰摩.

显然 ,浮环轴承2柔性转子结构的五种典型非
线性振动的频率特征 ,只有转子临界频率的工频

振动特征 ,主要是涉及转子结构及质量不平衡的

问题 ,可以采用动平衡的方法来解决 ,而内、外油

膜半速涡动与油膜振荡的振动特征 ,则主要是涉

及浮环轴承内外油膜涡动力的问题 ,因此不能直

接采用动平衡措施来抑制 ,只能是采取控制转子

涡动频率的调频方法来消除.

3　浮环轴承涡动特性分析

　　对于浮环轴承2柔性转子的轴系结构 ,轴承油

膜力引起的转子运动失稳现象更为突出 ,直接关

系到轴系的安全可靠运行.浮环轴承失稳都是伴

随涡动与振荡现象发生.前者油膜涡动与油膜振

荡的区别是油膜涡动的频率随转速的升高而升

高 ,后者则是油膜振荡频率不随其转速而变化.

由浮环轴承动力润滑机理的分析可知 ,由于

浮环以一定转速旋转 ,相应地减少了与轴颈和轴

瓦之间的相对速度 ,从而可减小剪切力引起的摩

擦损失.高速旋转滑动轴承2转子的结构都普遍存
在三种不同性质的作用力 ,即质量偏心引起的离

心力 Fm ,与油膜相互平衡作用的载荷力 W ,油

膜动力润滑产生转子涡动效果的力 Fτ ,在这三种

力的作用下 ,轴颈分别产生了同频涡动 ,平衡点附

近的径向振动 ,和油膜涡动 ,如图 9所示.因此 ,轴

颈涡动轨迹则是由 W , Fm , Fτ三种力耦合作用

的结果.

图 9　浮环轴承润滑

Fig. 9　Force and motion diagram for FRB

浮环自旋转速ωh 与轴颈自旋ω0 及质量偏心

引起同频涡动Ωm 的旋转方向相同 ,浮环自旋转

速ωh 与浮环涡动Ωh 转速的方向也一致 ,但轴颈

的总体涡动Ω0 (总体涡动频率Ω0 = Ωm + Ωe ,

Ωe 是由于油膜涡动力造成的涡动频率)效应也会

带动浮环转速升高 ,反之则会产生降低浮环转速

863



　第 2期 杨金福等 :浮环轴承非线性耦合动力润滑特性

的效应 ,并且浮环重量增加也会降低浮环的涡动

转速Ωh .

因此浮环轴承内膜承载能力取决于 ( r0ω0 +

e0Ωm ) - ( rhωh + ehΩh ) (其中 eh 为浮环涡动半

径) ,而外膜承载仅取决于 ( rhωh + ehΩh ) .

根据文献[ 7 ]推导单润滑油膜承载及涡动频

率的解析表达式

Ω =
f 1

f 2
ω+

f 3

f 2

dε
d t

+
π

2μf 2 ( L
D

) 2
pa -

W

μf 2 ( L
D

) 2

(1)

给出以上方程的目的是 ,以单油膜方程为基

础 ,在内外两个油膜分别应用此方程 ,以便分析内

外油膜的涡动特性.

在临界转速区域 ,浮环轴承的振动主要来自

于轴系通过临界转速时候的同频涡动.根据方程

(1) ,此时系统的频率特征主要体现在油膜挤压特

征 dε/ d t .

在内膜半速涡动转速区域 ,对内膜应用方程

(1) ,有

Ω0 =
f 1

f 2
ω0 +

f 3

f 2

dεj
d t

+
π

2μf 2 ( L
D

) 2
pa -

W

μf 2 ( L
D

) 2

(2)

当内膜发生半速涡动的时候 ,轴颈涡动Ω0 与

轴颈自旋ω0 的转速之比 (内膜涡动频率比γ01 =

Ω0 /ω0 )为γ01 =Ω0 /ω0 ≈ 0 . 5 .

根据文献[7 ] ,由于 f 1 / f 2 ≈ 0. 5 ,所以 f 1ω0 -

f 2Ω0 ≈ 0 .

因此得到Ω0 =ωh +Ωh ,也就是浮环的自转

速度加上它的涡动速度等于轴颈涡动速度 ,此时

浮环绝对速度和轴颈涡动速度相等 ,相对速度为

零 ,对于内膜来说 ,只有轴颈自身的自转产生润滑

效应.轴颈涡动与浮环转动相对静止.根据方程

(2) ,内膜的承载只有依靠挤压和静载 ,自转和涡

动效应相互抵消 ,使得内膜承载能力相对降低.轴

承载荷则靠浮环及外油膜的挤压阻尼来承担 ,并

且浮环外膜承载面积要大于内膜承载面积 ,由此

提高了轴承的抗扰动性能.根据方程 (2) ,承载为

W ≈μ( L
D

) 2 f 3
dεj
d t

+πpa / 2 .

在外膜半速涡动区域内 ,根据牛顿粘性定律 :

τ=μdv
d r

S (黏性力等于粘度、面积和法向速度梯

度的乘积) ,以及浮环内外环摩擦力相互平衡的条

件为

μrh2ωh + ehΩh

R - rh2
Dh2πB =

μ ( r0 + em )ω0 - ( rh1ωh + ehΩh )
rh1 - r0

Dh1πB (3)

式中 Dh1 , Dh2 分别为浮环的内外直径 ; rh1 , rh2

分别为浮环的内外半径 ; B 为浮环宽度.取浮环轴

承内外间隙分别为δ1 ,δ2 ;浮环厚度为δb ;质量

偏心矩 (轴颈几何中心和质量中心的距离)为 em .

由此可知 rh2 = rh1 +δb ; rh1 = r0 +δ1 ; rh2 = r0

+δ1 +δb ; R - r0 =δ1 +δb +δ2 ;并代入 (3)式 ,在

考虑到 r0 µ eh , r0 µ em ,
r0 +δ1

r0
≈ 1 ,

rh1

rh2
≈ 1 ,

简化后整理得到浮环转速为

ωh =
δ2

δ1 +δ2
ω0 (4)

对外膜应用方程 (1) ,可得

Ωh =
f 1

f 2
ωh +

f 3

f 2

dεh

d t
+
π

2μf 2 ( L
D

) 2
pa -

W 0 + W h

μf 2 ( L
D

) 2

(5)

类似内膜的分析 ,浮环外油膜产生半速涡动

的条件Ωh =
1
2
ωh ,可以得到相应的外膜涡动频

率比 (也就是环速比)γ02 = Ωh /ω0 .

由式 (4)和式 (5) ,得到

γ02 =
Ωh

ω0
=
δ2

2 (δ1 +δ2 )
(6)

可见 ,浮环外膜半速涡动时刻的环速比主要

是由内外膜半径间隙所确定.根据浮环轴承结构

设计表 2给出的内外膜的设计参数 ,计算得到浮

环外膜半速涡动时刻的对应环速比γ02 ≈ 0 . 28～

0 . 3 .

同理 ,当内外油膜作用到浮环的油膜力和摩

擦力矩达到平衡时 ,浮环在固定的内外膜涡动比

(γ01 ,γ02 )下运行 ,对外膜应用方程 (1) ,外膜的

涡动和自转效应抵消 ,此时浮环外油膜承载主要

来自轴颈载荷 W 0 和浮环的质量 W h ,根据方程

(5)和 (6) ,相应的外油膜的涡动方程为

Ωh =
f 1δ2

f 2 (δ1 +δ2 )
ω0 +

f 3

f 2

dεh

d t
-

W 0 + W h

μf 2 ( L
D

) 2
(7)

由式 (5)和 (7)可见 ,随着轴颈自旋转速ω0 的

提高 ,轴颈涡动速度Ω0 和浮环自旋转速ωh 随之

提高 ,使得浮环涡动速度Ωh 也在逐步提高 ;浮环

的涡动转速与轴颈的转速成正比 ,并且轴颈载荷

与浮环的重力载荷越大 ,浮环的涡动转速就越低 ;

当浮环涡动Ωh 与轴颈自旋ω0 的转速之比接近
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f 1δ2

f 2 (δ1 +δ2 )
时 ,自转和涡动效应相互抵消 ,挤压

和静压效应明显.外膜的承载与稳定性都会显著

降低.

显然 ,浮环的内膜与外膜各自按单油膜机理

润滑 ,而不具备同时失稳条件.内膜产生半速涡动

的条件是 f 1 / f 2 ,外膜产生半速涡动的条件则是

f 1δ2

f 2 (δ1 +δ2 )
,此时内膜 (外膜)涡动和自转效应相

互抵消 ,而积压振荡效应明显 ;使得内膜 (外膜)产

生挤压振荡而强迫外膜 (内膜)做同频振动的阻尼

效果.

4　结　论

　　本文根据浮环轴承2柔性转子结构的某型微
型燃机的实验结果 ,结合浮环轴承动力润滑的机

理研究 ,研究与探讨了浮环轴承非同频涡动的动

力学特征.

主要结论是 :内膜半速涡动的时候 ,系统并不

失稳 ,说明内膜产生半速涡动的时候 ,外膜就充当

内膜引起的同频振动的阻尼器 ,并且提供有效的

承载 ;而在外膜半速涡动的情况下 ,系统内膜承载

不足 ,稳定性降低 ,最终承载失效而进入碰摩 ,此

时涡动比略微升高 ,而且是普遍现象.因此 ,在浮

环轴承润滑中 ,内膜发生半速涡动而外膜作为承

载和阻尼的情况 ,比外膜发生半速涡动 ,而内膜作

为承载和阻尼的情况 ,稳定性要好.

由于实验条件限制 ,只能测量轴颈的转速和

涡动频率而不能得到浮环的转速和涡动频率 ,所

以根据表 3的实验数据 ,观察到发生内膜半速涡

动和外膜半速涡动的时刻 ,涡动比分别大约是 0. 5

和 0. 3.通过对内外油膜分别应用涡动频率方程 ,

而得到了对于这种现象的理论分析结果 ,与试验

数据吻合.
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