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摘 � � � 要: 采用轨迹法对径向气体轴承(纯动压径向气体轴承、动静混合径向气体轴承)�柔性转子耦合系

统的非线性动力学特性进行研究.建立柔性转子系统的多自由度模型,通过变方向隐式( ADI)方法实现瞬态

气体润滑雷诺方程(含时间项)与转子动力学方程的耦合求解, 通过数值仿真获得了系统在不同偏心质量作

用下的非线性气膜力、轨迹图、相图、频谱图、能量谱图、分岔图、振型图及重力作用下轴承的平衡位置分布

图.针对所采用的轨迹法的特点, 研究了相应的非线性动力学参数获取方法. 结果表明, 轨迹法能够很好的描

述径向气体轴承转子动力学特性及其气膜涡动现象, 为径向气体轴承�柔性转子系统设计奠定基础.
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Dynamic study of journal gas bearings�f lexible rotor coupling system

ZHANG Guang�hui, LIU Zhan�sheng

( Schoo l of Energy Science and Engineering,

H arbin Inst itute of T echno logy, Harbin 150001, China)

Abstract: T he nonlinear dynamic char acterist ic of journal g as bearings ( self�act ing gas

bearing and hybrid gas bear ing)�f lex ible rotors coupling system w as studied theoret ically by

emplo ying the orbit method in this paper. T he mult iple degree freedom model of the ro to r

system w as established, so lving the coupling w ith the Reynold equat ion ( including the t ime

terms) by apply ing alternat ing direct ion implict ( ADI) method. T hrough numerical simula�
t ion, the nonlinear g as f ilm forces, t rajectory diagr am , phase diagram, fr equency spectr um ,

pow er spect rum , bifurcation diag ram, vibrat ion mode diag ram and the equilibrium posit ion

diagram wer e obtained. A s for the char acteristic of the orbit method employed in this study ,

the methods o f obtaining the nonlinear dynamic parameters w ere proposed. It indicates that

the dynam ic characterist ics o f jour nal gas bearing s�rotor sy stem and whirling instability of

the gas f ilm could be depicted commendably.

Key words: journal g as bear ings; stability; nonlinear dynamic; coupling solv ing;

o rbit method

� � 径向气体轴承由于自身气膜润滑的特点, 具

有运转速度高、低摩擦、无磨损、无污染、运转平滑

等优点,在航空和机械工程中有着日益广泛的应

用.但是, 径向气体轴承中存在类似液体轴承的自

激涡动现象.不同于液体轴承,径向气体轴承实际

涡动转速为转速的 0. 25到 0. 45倍[ 1] (即分数频

率涡动) , 该现象会导致径向气体轴承�转子系统
的不稳定,进而在某种程度上限制其应用范围.气

体润滑的动压效应普遍存在于纯动压径向气体轴

承及动静混合径向气体轴承中.因此,通过对上述

两种类型的径向气体轴承�柔性转子系统的动力
学特性进行研究, 进而奠定分析其他类高速旋转
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径向气体轴承�转子系统的基础.

分析径向气体轴承转子动力学特性通常有两

种方法:一种是基于稳定运行状态的小扰动方法,

另一种是轨迹法.在小扰动法中,通过对稳定运行

状态施加小的位移或速度扰动进而计算出扰动状

态下的载荷;将载荷的变化量通过小扰动手段分

解, 获得刚度系数和阻尼系数. 这种方法 Stenli�
cht

[ 2]
, Rentzepis

[ 3]
, Ausman

[ 4]
, 和 Lund

[ 5]
都使

用过.该方法在分析涡动轨迹范围偏小(如重载低

速转子)时具有简单易行且精度高的特点;但是当

转子涡动轨迹范围较大时(如高速轻载转子发生

涡动)采用小扰动法的计算过程中会产生难以估

计的数值误差. Castelli在文献[ 6]中提出了轨迹

法,其包括完全的非线性方程组,计算过程和假设

的控制方程高度吻合, 进而获得轴颈中心的运动

路径.该方法能够建立稳定性的阈值,同时也可以

对转子进入不稳定区域进行预测. 由于其上述优

点,轨迹法不断获得广泛的应用.

Castelli在文献[ 7]中讨论了求解时间瞬态雷

诺方程的数值解法, 该解法具备隐式解法的稳定

性与显示解法的求解速度. Dimo fte在文献[ 8]中

对替换方向隐式算法进行修改, 并发展了求解气

体动压径向轴承稳态及动态特性的程序. Bou�Sa
在文献[ 9]中采用求解考虑时间项的非线性雷诺

方程来模拟转子的动力学特性, 并与传统的使用

刚度和阻尼系数所建立的径向轴承线性模型进行

了对比. 结果表明, 线性模型会导致不正确的结

果,非线性模型可以更好对转子动力学特性进行

预测. Wang 在文献[ 10]使用有限差分法和超松

弛迭代求解与时间相关的气体雷诺方程.通过轨

迹图,庞加莱映射,能量谱图和分叉图分析了轴颈

在水平和垂直方向上的动力学行为, 但是其在求

解过程中仍引入了涡动比的概念. Yang 通过扰

动法求解了转子�轴承系统的运动方程并通过特
征值法分析了稳定区域和临界涡动比, 研究了节

流孔结构参数对静压气体轴承�转子系统稳定性
的影响[ 11] . 上述对于径向气体轴承�转子系统的
分析,其轴承模型大部分为纯动压径向气体轴承,

转子模型或者没有考虑转子因素, 或者将转子假

设为两自由度的刚性转子模型, 而没有对多自由

度转子进行建模分析.

本文对纯动压径向气体轴承及动静混合径向

气体轴承�柔性转子系统(多自由度)进行有限元

建模,通过变方向隐式方法( ADI )实现瞬态气体

润滑雷诺方程(含时间项)与转子动力学方程的耦

合求解, 进而分析径向气体轴承�转子系统非线性
动力学特性,研究径向气体轴承中存在的气膜涡

动现象及其发生机理. 同时针对本文中轨迹法的

特点,研究了相应的非线性动力学特性参数的识

别方法.

1 � 数学模型的建立

1. 1 � 瞬态气膜压力分布的数值求解

� � 考虑气体轴承中气体的可压缩性, 模型中包

含如下假设:流动是绝热的;沿膜厚度方向上黏度

和密度的变化可以忽略;轴承端泄引起的气体损

失被忽略;气体为理想气体.

圆柱坐标系下绝热径向气体轴承的雷诺方程

如下:

-
 
R �

�h
3

 
 p
R � -

 
 z

�h
3

 
 p
 z + 12  

 t
(�h) +

6!
 
 �(�h) = 12∀i �

p a

�a
!v (1)

� � 气膜厚度
h = hm [ 1 + #cos( �- ∃) ] (2)

#= 1
c

e
2
x + e

2
y , ∃= arctan

ey

e x
(3)

动静混合径向气体轴承中通过小孔的气体作为点

源处理,得到其质量流量
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针对纯动压径向气体轴承, ∀i = 0; 针对动静

混合径向气体轴承, ∀i = 1为节流孔处雷诺方程,

∀i= 0为非节流孔处雷诺方程. h为气膜厚度, c为

气膜平均厚度, p 为气膜压力, p a 为大气压力, #

为轴承偏心率, �为角坐标系, ∃为轴承姿态角,

x , y , z 为笛卡儿坐标系, !为转速.在动静混合径

向气体轴承中, A orifice为节流孔面积, p s 为节流孔

供气压力, !v 通过节流孔的气体流动速度, ∋为空

气比热容, %为小孔节流系数.

采用如下无量纲参数

)= z
R
, P =

p
p a
, H =

h
c
, ∗ = 6 !R

2

p a c
2 ,

+=
!t
2 ∗
, c0 =

p a c
3�a

24 

1418



� 第 6 期 张广辉等:径向气体轴承�柔性转子耦合系统动力学研究

可得无量纲化的雷诺方程形式如下:

-
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式( 6)中的无量纲化瞬态雷诺方程为非线性偏微

分方程,因此使用迭代方法来求解该非线性方程.

径向气体轴承的具体结构如图( 1)所示,对称边界

条件,周期边界条件, 质量流量边界条件如图( 2)

所示.计算域为 x (0: nx+ 1)和 z ( 0: nz+ 1) ,求解

域为 x ( 1: nx )和 z ( 1: nz ) .

采用中心差分法对 �和 )方向进行离散化,

同时使用变方向隐式法 ( ADI) 对时间进行离散

化.整个过程采用规格化网格,具体过程如下:

假设第 n 步的压力分布为已知. 在求解迭代

循环的第一步即 n+ 1步的过程中,将关于 �方向

的偏导作为未知参数, 将 )方向的偏导作为从第

n 步获得的已知参数; 在求解迭代循环的第二步

即 n+ 2步的过程中,将关于 )方向的偏导作为未

知参数,将 �方向的偏导作为从第n + 1步获得的

已知参数,进而完成一个迭代循环.完成上述迭代

循环后, 将第 n+ 2步的解作为新的第 n 步的初

值,开始下一次迭代循环计算.

其中,求解所需的边界条件如下:

大气边界条件 p ( z= 0)= p a

对称边界条件 p ( z= nz+ 1)= p ( z= nz- 1)

周期边界条件 p ( x= 0)= p ( x= nx )

p ( x= 1)= p ( x= nx+ 1)

1. 2 � 瞬态气膜力的求解

� � 作用与轴颈上的瞬态气膜力可以通过对 p

(�, ), +)进行积分求得, 具体过程如下:

Fx = p aR
2!

2,

0!
L / R

0
p ( �, ), +) cos �d)d�

F y = p aR
2!

2,

0!
L/ R

0
p (�, ), +) sin �d)d�

1. 3 � 转子动力学方程及数值仿真步骤

� � 径向气体轴承�转子系统结构示意如图 3所

示,该系统是由离散的轮盘,具有分布质量的弹性

轴段等部件组成. 沿轴线将转子�轴承系统划分为
圆盘、轴段等单元, 各单元间彼此在结点处联接.

结点选择在圆盘中心、轴颈中心以及轴线的一些

位置上,并按顺序编号.

图 3� 径向气体轴承�转子系统模型

Fig . 3 � Model o f journal gas bearing system

采用有限单元法获得转子系统的质量矩阵

M与刚度矩阵 K, 获得转子系统的动力学方程

如下:

M{u∀} + C{ u∀} + K{u} = {F} (7)

其中{ u} 为转子系统的各节点的位移向量, 即

{ x 1 , �y1 , y 1 , - �x 1 , x 2 , �y 2 , y 2 , - �x 2 , #, x N , �yN ,

yN , - �xN } , N 为转子系统的节点数, C为系统阻

尼矩阵, {F}为施加到转子系统上的力, 本研究中

{F}为径向气体轴承作用到转子上的瞬态气膜力

Fx , Fy 和动力系数识别时所施加的额外激振力

f ex cit_x , f excit_y .

对式 ( 7)中的常微分方程, 采用逐步积分的

Newmar k方法进行数值求解,获得转子各个节点

的位移、速度和加速度.

通过图( 4)来说明经过 t ∃ t+ −t 时间, 采用

ADI算法的过程.

1. 4 � 基于轨迹法的非线性动力系数识别方法

� � 针对变方向隐式算法( ADI)耦合求解的转子

动力学分析过程, 采用相应的动力学特性系数分

析过程.对于任意时间 +i , 转子的运动方程可以写

为如下形式:

1419
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mx∀( +i ) + Cxxx
%
( +i ) + Cxyy

%
(+i ) +

K xxx (+i ) + K xyy (+i ) = f excit_x (+i )

my
%
( +i ) + Cyx x

%
(+i ) + Cyyy

%
(+i ) +

K yxx ( +i ) + K yyy (+i ) = f excit_y ( +i )

(8)

x∀( +i ) = 1
m
[ f excit_x (+i ) - Fx (+i ) ]

y∀( +i ) = 1
m
[ f excit_ y (+i ) - Fy (+i ) ] (9)

其中 Fx (+i ) , Fy (+i )为 1. 2节中气膜作用在转子

上的瞬态气膜力, f excit_x , f ex cit_y为非线性动力学系

数识别时作用在转子上的额外激振力, 将式( 9)带

入式( 8)可得

Cxxx
%
(+i ) + Cxyy

%
(+i ) + Kxxx (+i ) + Kxyy (+i) = Fx (+i )

Cyxx
%
(+i ) + Cyyy

%
(+i) + Kyxx (+i ) + Kyyy (+i) = Fy (+i)

(10)

� � 在转子运动的一个周期时间 T 内将其分为

N 步,即 i= N , 可以获得时间步长 +i= T/ N , 利用

轨迹法的计算特点, 获得每一时间步长位移、速度

及气膜力, 进而得到 N 个类似于式 ( 10) 的以

K xx , K xy , K yx , K yy , Cxx , Cxy , Cyx , Cyy 八个参数为

未知数的方程组.

采用以 Marquast 算法为基础的非线性最小

二乘估计求解维数为 N 的方程组式( 10) . M ar�
quast 算法是专门为参数估计的最小二乘准则而

设计的,其具有如下特点: &关于被估参数的最小

二乘函数, 在接近最小值点时,呈抛物线形态,且

可用泰勒级数的前三项足够好的近似; ∋ 在远离

最小值点时,变化陡峭,适于最速下降法处理.

Marquast 非线性最小二乘估计算法的具体

数学描述为:对于非线性向量函数

� E(K, C, x , y , x
%
, y
%
) =

e1(K, C, x , y , x
%
, y
%
)

.

eN (K, C, x , y , x
%
, y
%
)

其中 K, C为被估参数,即式(10)中的非线性气膜

刚度与非线性气膜阻尼; x , y , x
%
, y

%
为已知参数

e1(K, C, x , y , x
%
, y
%
)= C  

x
%

y
% + K  

x

y
-

Fx

Fy

进而求解满足min
K, C

1
2
(E(K, C, x, y, x

%
, y
%
) (2

2 的参

数K, C.其中,被估参数 K,C统一写为形式 a,采用

amin ) a0 + ∀a更新, 在此处 ∀a= - H
- 1 % −/( 0

2
) .

Hessian矩阵近似表达和迭代计算为

� H ij = 2 ∗
n

m= 1

1
−y

2
m

%  f ( a, x m )
 /i

 f ( a, x m)
 /j

H ∀ H % I(1+ k) .这里 I(1+ k )是元素为 1+ k 的

对角阵.远离最小值点时, k 取最大;反之取最小.

图 4� ADI 方法计算流程图

Fig . 4 � Flow char t of the ADI method

2 � 数值仿真结果及分析

� � 数值分析的模型参数如下: 轴承长度 L =

0� 05m, 轴承直径 D = 0� 050 6m ,气体密度 �a=

1� 204kg/ m 3 ,气体黏度 1= 1. 82  10- 5 N % s/ m2 ,

空气比热容∋= 1. 401, 大气压力 p a= 101325Pa, z

方向(轴向) 网格数 nz = 20, x 方向(周向) nx =

40,转子直径 0. 05m ,转子长度 0. 3m, 转子弹性

模量 2. 0  10
11
,转子密度 7 825 kg / m

3
, 收敛条件

为 max| #p n+ 1
i, j - #p n

i, j | � 10
- 6

.其中对于动静压混合

径向气体轴承, 供气压力 p s= 151 950 Pa;小孔节

流系数 %= 0. 8;节流孔直径 0. 002m.

为了验证本文径向气体轴承模型数值分析所

用程序的准确性,首先按照文献[ 12]中建立长径

比为 1的轴承模型, 并计算其承载力 W 与姿态角

�0 .将其结果与采用有限元法( FEM )和微分求积

表 1 � 计算结果对比

Table 1� Comparison of calculated results

∗ #
W �0

FEM DQM * FEM DQM *

0. 6

0. 1 0. 0221 0. 022 3 0. 022 3 80. 14 80. 03 80. 30

0. 2 0. 0451 0. 045 7 0. 045 4 79. 18 79. 01 79. 34

0. 4 0. 0994 0. 098 4 0. 105 74. 55 74. 01 74. 45

0. 6 0. 1833 0. 188 5 0. 188 63. 31 61. 65 62. 10

0. 8 0. 4026 0. 428 4 0. 428 3 40. 13 37. 19 37. 54

3. 0

0. 1 0. 0850 0. 085 6 0. 085 9 49. 62 49. 36 49. 69

0. 2 0. 1737 0. 174 5 0. 175 47. 88 47. 59 47. 98

0. 4 0. 3802 0. 383 1 0. 384 41. 17 40. 75 41. 18

0. 6 0. 7114 0. 726 7 0. 730 30. 99 30. 40 30. 50

0. 8 1. 5364 1. 547 0 1. 556 0 18. 75 17. 99 18. 01
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法( DQM)进行比较, 具体结果见表 1. 其中, ∗为

无量纲轴承参数, 具体定义见式( 6) ; #为轴承偏

心率; * 为本文所用程序的计算结果. 可以看出,

本文所用程序与文献吻合结果较好, 进而证明其

分析径向气体轴承可用性,为分析纯动压及动静

混合径向气体轴承�转子系统动力学特性奠定
基础.

2. 1 � 无偏心质量转子动力学分析

� � 为了更直观的描述转子的轴心轨迹,本文轴

心轨迹图及转子静平衡位置图的横纵坐标均为无

量纲化后的参数, 其中无量纲参数为轴承平均半

径间隙。

图 5中分析了无偏心质量的纯动压径向气体

轴承�转子系统及动静混合径向气体轴承�转子系
统在不同转速下的轴心轨迹图.当转速为 5 000r/

min时(图 5( a) ) ,纯动压径向气体轴承�转子由初
始位置运动一段时间后稳定在某位置, 即 +点稳

定, ; 动静混合径向气体轴承转子系统在 37 000r/

min时也呈现相同的运动特性(如图 5( b)所示) .

当纯动压径向气体轴承支撑的转子转速增加到

11500r/ min时(图5( c) ) ,系统呈现出稳定的极限

环运动;如图 5( d) , 动静混合径向气体轴承�转子
系统在 79000r / min时为类似的极限环运动.

图 5� 无偏心质量作用下不同转速下不同支撑轴承

轴心轨迹图

F ig . 5 � T rajector y diag ram of the system w ith no

unbalance mass w ith different bea rings

under different rot ating speeds

在图 6中对无偏心质量的转子轴承系统进行

了频率分析.由图 6( a)和( b)可以看出, 对于纯动

压径向气体轴承�转子系统, 频率成分中普遍出现

了小于 0. 5倍频的低频分量; 并且随着转速的增

加,低频分量的幅值逐步增大.这是由于气体黏性

较润滑油小很多, 导致其发生低频涡动的频率也

很低.上述低频分量在动静混合径向气体轴承�转
子系统中也有体现(图 6( c)和( d) ) .

图 6 � 无偏心质量作用下不同转速不同支撑轴承

振动频谱图

Fig . 6 � Frequency spectrum of the system w ith no

unbalance mass w ith different bearing s

under different rot ating speeds

在图 7中,以转速为分岔参数进行分析,可以

看出:纯动压径向气体轴承�转子系统转速升高至
约 8000r/ min时,系统发生 Hopf分岔,从平衡点

图 7 � 无偏心质量时 X 方向位移分岔图

Fig . 7 � Bifurcation diag ram of displacement on X

wit h no unbalance mass
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的稳态运动, 逐步变为极限环运动, 具体如图 7

( a)所示; 动静混合径向气体轴承�转子系统在转
速为 70 000 r/ m in时系统发生 Hopf分叉(如图 7

( b) ) ,由此可见, 由转子涡动所引起的气膜失稳

及其稳定性问题上, 动静压混合径向气体轴承的

稳定性好于纯动压气体轴承.

2. 2 � 有偏心质量转子动力学分析

� � 偏心质量施加到图 3 中 4 号节点处,大小为

0. 2 kg ,偏心距为 0. 000 1m.

在纯动压径向气体轴承�转子系统中, 当转速

为5 000 r/ min时(图 8( a) ) ,转子系统为稳定的周

期运动,其幅值伴随着转速的增加而增加.当转速

达到 12 000 r/ m in时(图 8( b) ) , 系统稳定的周期

运动发生失稳, 但是其幅值并不是很大,所以是可

以接受的.当转速逐步增加到 23000, 47000 r/ min

(图 8( c) , ( d) )时, 系统的振动的幅值逐步变大,

纯动压径向气体轴承转子系统运动的规律变得更

加复杂.

在动静混合径向气体轴承�转子系统中,伴随

着转速的增加, 该系统也呈现出类似于纯动压径

向气体轴承类似的规律(如图 8( e ) , ( f ) , ( g ) ,

( h) ) .不同于纯动压径向气体轴承�转子的系统动
力学特性,发生相似的振动特性的转速比较高,并

且在转速很高的情况下振动幅值偏小 (如图 8

( d) ) 47000 r/ min 时纯动压径向气体轴承转子系

统响应幅值约为 0. 7倍轴承间隙, 而图 8( h)在

118000 r/ min时动静混合径向气体轴承转子系统

响应幅值为 0. 32 倍轴承间隙) , 上述现象是由于

动静混合径向气体轴承节流孔了产生额外的承载

能力,使转子系统运行的偏心距偏小,进而抑制了

由气体动压效应而产生的涡动现象.

对有偏心质量作用下的径向气体轴承�转子
系统进行频率成分分析.对于纯动压径向气体轴

承�转子系统, 当转速为 5 000 r/ min时, 系统以由

偏心质量引起的 1倍频为主,如图 9( a)所示. 当

转速增加到 12 000 r/ min(图 9( b) )时, 出现约为

0. 35倍频的低频分量, 但幅值很小. 当转速增加

到30 000 r/ m in(图 9( c) )时, 0. 35倍频的幅值逐步

增大并超过了1倍频的幅值,此时低频涡动表现较

为明显.随着转速的进一步增加, 在原来 0. 35倍频

的基础上又出现了更小的低频分量,如图 9( d)所

示,但是整个系统仍以 0. 35倍频的幅值最大.

对于动静混合径向气体轴承�转子系统,其频

率成分的变化规律类似于纯动压径向气体轴承�
转子系统,即随着转速的增加,系统由 1倍频成分

图 8� 偏心质量作用下不同转速不同支撑轴承

轴心轨迹图

F ig . 8 � T rajector y diag ram of the system w ith

unbalance mass w ith different bearing s

under different rot ating speeds

为主,逐步出现低频成分, 如图 9( e) , ( f ) , ( g ) ,

( h)所示.但是,动静压混合径向气体轴承�转子系
统出现低频分量的转速明显高于纯动压径向气体

轴承�转子系统,且低频分量以 0. 25倍频为主,略

低于纯动压径向气体轴承�转子系统的低频频率
成份,同时在高转速情况下(如图 8( g ) , ( h) ) , 低

频成份仍以 0. 25倍频为主,没有出现其他低频分

量,上述现象也表明,动静混合径向气体轴承的额

外供气可以抑制由转子涡动引起的不稳定性.

对不同转速下纯动压径向气体轴承�转子系
统的 x 方向位移能量谱及相图(图 10( a) , ( b) ,
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图 9 � 偏心质量作用下不同转速不同支撑轴承频谱图

F ig . 9 � Frequency spect rum of the system w ith

unbalance mass w ith different bea rings

under different rot ating speeds

( e) , ( f ) )进行分析,在转速为 5000r/ min时, 相图

为椭圆;当转速达到 47000 r/ m in 时, 能量谱成份

变复杂,出现多个低频分量,同时相图也反映出系

统振动的复杂性. 对于动静混合径向气体轴承�转
子系统,当转速为 13 000 r/ min时,能量谱的成份

以 1倍频为主,相图为椭圆; 当转速为 118 000 r/

min时, 能量谱成份变得复杂, 1倍频成分的能量

图 10 � 偏心质量作用下不同转速不同支撑轴承

x 方向能量谱图与相平面图

F ig . 10� Pow er spectrum o f x direction and phase

diag ram w ith unbalance mass under

differ ent rotat ing speeds

越来越小,系统的低频成分成为主要部分,同时某

些 1倍频与 2倍频之间的分量出现.

如 2. 1节中的分析, 以转速为分岔参数进行

分析.在图 11中,以转速为分岔进行分析,可以看

出: 在考虑不平衡质量后, 纯动压径向气体轴承�
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转子系统转速升高至约 11 000 r/ min 时, 系统发

生 Hopf分岔,从平衡点的稳态运动, 逐步变为极

限环运动,如图 11( a)所示; 动静混合径向气体轴

承�转子系统在转速为 70 000 r / min 时系统发生

Hopf 分叉(如图 11( b) ) , 对比图 7 可知, 当不平

衡质量作用时,纯动压径向气体轴承�转子系统发
生分岔时的转速有所升高,而动静混合径向气体

轴承�转子系统发生分岔的转速基本没有变化.

图 11� 存在偏心质量时 x 方向位移分岔图

F ig . 11� Bifurcation diag ram o f displacement on

x with unba lance mass

对转速为 47 000 r/ m in 时纯动压径向气体轴

承�转子系统的振型进行分析, 可以看出, 在该转

速下, 其振型为一阶弯曲振动, 即该转速位于转

子�轴承系统一阶临界转速之下(图 12) .

图 12� 偏心质量作用下 47000 r/ min 时纯动压

径向气体轴承�转子振型图

F ig . 12 � Mode shape of self�act ing journal g as bear ing

with unba lance mass under the ro tating

speed o f 47000 r/ min

2. 3 � 重力作用径向气体轴承转子系统动力学

特性分析

� � 由图 13中可以看出,本文所采用的方法可以

用来分析考虑重力时不同转速下轴承�转子系统
的平衡位置. 在图 13( a)中, 当转速很低时, 转子

的平衡位置远离轴承中心,且由于重力作用而接

近轴承底部;伴随着转速的增加,平衡位置距离轴

承中心的距离逐渐减少,与垂直方向的夹角逐步

增大, 整个轨迹为一近似的半圆, 即通常所说的

−平衡半圆..在图 13( b)中, 由于动静混合径向气

体轴承中节流孔产生额外的承载能力, 导致轴承�
转子系统在转速很低时轴心平衡位置仍然距离轴

承中心不远的位置; 随着转速的增加,转子运动的

平衡位置逐步趋向于轴承中心. 不同于纯动压径

向气体轴承,重力作用下的动静混合径向气体轴

承�转子系统的轴心轨迹没有形成相应的−平衡半

圆., 但是可以看出, 动静混合径向气体轴承在低

转速时避免了纯动压径向气体轴承在低转速时启

动困难的缺点.

图 13 � 不同转速不同支撑轴承平衡位置分布图

F ig . 13 � Equilibrium position of different

bear ingtypes w ith different

r otating speeds

2. 4 � 非线性动力学特性系数计算结果

应用 1. 4节中关于非线性动力学特性系数计

算方法,采用上述数值模拟中所采用的动静混合

径向气体轴承的模型参数,所施加的激励模型如

下:水平方向 4  sin( !t ) ;垂直方向 8  cos( !t) ,

其中 !为转子的转速频率,激振力的单位为 N.在

图 14( a)中可以看出, 动静混合径向气体轴承水

平及垂直方向上主刚度随转速变化不大,这是由

于动静混合径向气体轴承中节流孔的额外支撑所

决定的.在图 13( b)中,随着转速增加, 动静混合径

向气体轴承的阻尼系数逐步增大.

3 � 试验结果及分析

� � 针对第 2节中数值分析的转子轴承系统模

型, 进行试验研究. 试验台主要由以下结构组成:

1.空气过滤器; 2. 空气压缩机; 3. 油水分离器; 4.

碱洗塔; 5.电炉; 6.分子筛; 7. 稳压罐; 8.陶瓷过滤

器; 9.钢丝网过滤器; 10. 镍片过滤器; 11.浮子流

量计; 12. 轴承气; 13.驱动涡轮; 14.转子; 15.电涡
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流位移传感器; 16. 前置器; 17. 打印机; 18. 计算

机; 19. 显示器.试验过程中转子由离心空气涡轮

驱动,具体组成见图 15.试验用转子及动静混合径

向气体轴承部分参数与数值仿真所用的转子及轴

承参数相同, 具体轴承及转子照片如图 16所示.

由于第 2. 1节的数值模拟过程中发生低频涡

动的转速很高(约 70000r/ min) ,且仿真时没有考

虑重力作用,在试验过程中受到离心涡轮驱动功

率的限制,难以达到上述发生低频涡动的转速.因

此本次实验中针对该转子系统进行不同的升速试

验,进而获得该轴承支撑下的转子平衡位置的变

化.在试验中最高转速达到 40 000 r/ min, 并且没

有出现低频分量,因此将 0~ 40000 r/ min 升速过

程中重力作用下的平衡位置与 2. 3节中的数值仿

真结果进行比较.

图 16 � 试验转子及轴承照片

F ig . 16� Pho tog raphic of exper imental r oto r and bearing

从图 17中可以看出,试验所获得在重力作用

下平衡位置分布范围与图 13( b)中静平衡位置的

分布范围一致,并且随着转速的增加平衡位置的

变化规律相同;由于试验中驱动涡轮的驱动气源

存在波动,所以在图 17中得到的平衡位置略显不

平稳,与图 13( b)相比平衡位置的连线较不光滑,

但是通过分析,可以进一步证明本文所用数值仿

真方法的正确性.

图 17 � 动静混合径向气体轴承在静平衡位置试验结果

F ig. 17 � Experimental diagr am of equilibrium

posit ion for hybrid gas bear ing

4 � 结 � 论

� � 本文对气体润滑的雷诺方程与转子动力学方

程进行耦合求解,进而分析纯动压径向气体轴承�
转子及动静混合径向气体轴承�转子系统的非线
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性动力学特性. 通过数值仿真获得了不同偏心质

量下,转子运动的轴心轨迹图、相图、频谱图、能量

谱图、分岔图及重力作用下转子的静平衡位置分

布图,进而讨论了上述系统的运动稳定性问题.研

究结果表明,本文中基于 ADI的轨迹法能够很好

的模拟气膜力的非线性特性, 并且计算得出由非

线性气膜力引起的振动频率在 0. 25~ 0. 35倍频

之间,这与文献[ 1]中径向气体轴承存在的现象相

符;重力作用下试验获得的动静混合径向气体轴

承平衡位置与数值仿真获得的平衡位置分布范围

一致,变化规律相同,从而验证了耦合求解建模及

分析方法的正确性. 同时由于动静混合径向气体

轴承中节流孔产生额外的支撑作用, 使动静混合

径向气体轴承的涡动稳定性高于纯动压径向气体

轴承,但是本文所采用的模型没有考虑节流孔引

起的−气锤.不稳定性, 因此需要进一步完善模型

并研究动静混合径向气体轴承�转子系统的动力
学特性.
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