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气膜约束对轴系固有频率影响的试验
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摘　　　要：对１０ｋｇ转子进行自由状态和有气膜约束两种状态下的试验模态分析，试验结果给出了转子平

动、锥动和一阶弯曲时的固有频率及其振型等模态参数，分析了轴承供气压力变化对轴系固有频率的影响．
进行了轴系升降速试验，结果表明：气膜约束下的模态分析结果比自由状态下的更接近于升降速试验的结

果．试验结果为气体轴系固有频率的确定以及控制参数的选取提供了依据，也为下一步轴系振动控制奠定了

基础．
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　　相比于滚动轴承和油润滑轴承－转子系统，气
体润滑轴承－转子系统具有低损耗、长寿命、高精
度等特点，因此广泛应用于航空、航天领域的微型
燃气轮机、高速永磁电机及高速透平膨胀机等高

速旋转设备中．而在气体润滑轴承－转子系统的一
体化设计过程中，试验分析的方法是必不可少的
手段之一．通常，利用轴系升降速试验来确定轴系
的临界转速区域，在临界转速区域，采取一定的避
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振或减振措施，使转子平稳通过；利用轴系升速试
验来验证转子能否达到设计转速，并在设计转速
下稳定运行．而在进行轴系升降速试验之前，准确
地确定轴系固有频率区域和振型等模态参数，为
轴系升降速试验方案的制定以及轴系的一体化设

计提供一定的试验依据是必要的［１－３］．
试验模态分析正是研究结构动力特性，识别

系统的模态参数的一种有效方法，为结构系统的
振动分析，振动故障诊断、预报以及结构动力特性
的优化设计提供了很好的依据［４－５］．而转子在约束
状态下运行时，传统的悬挂模态分析不能较为准
确地反映实际约束状态下的模态参数，因此，有约
束下的模态分析引起更多学者的重视［６－１１］．
本文在气体轴承－转子系统试验台上，对自由

状态和有气膜约束状态下的转子进行了对比试验

模态分析，研究了气膜约束对轴系固有频率的影
响，并通过轴系的升降速试验，验证了约束状态下
模态试验分析的合理性．

１　模态分析

１．１　模态分析的基本方法

试验模态分析或模态参数识别的任务是由一

定频率段内实测频率响应函数数据，确定系统的
模态参数即模态频率ωｒ、模态阻尼比ζｒ 和振型

Φｒ［１２］．
在时域内，轴承－转子系统的动态特性可由Ｎ

阶矩阵微分方程描述

ＭＸ̈（ｔ）＋Ｃ　Ｘ
·
（ｔ）＋ＫＸ（ｔ）＝ｆ（ｔ） （１）

式中ｆ（ｔ）为Ｎ 维激振力向量；Ｘ（ｔ），Ｘ
·
（ｔ），Ｘ̈（ｔ）

分别为 Ｎ 维位移、速度和加速度响应向量；Ｍ，

Ｋ，Ｃ分别为结构的质量、刚度和阻尼矩阵，通常为
实对称Ｎ 阶矩阵．
将时域分析经Ｌａｐｌａｃｅ变换为频域分析，即

将式（１）经Ｌａｐｌａｃｅ变换，得到以复数ｓ为变量的
矩阵代数方程

［Ｍｓ２＋Ｃｓ＋Ｋ］Ｘ（ｓ）＝Ｆ（ｓ） （２）
频响函数矩阵表示为

Ｈｉｊ（ω）＝∑
Ｎ

ｒ＝１

Φ ｒｉΦｒｊ
ｍｒ［（ω２ｒ－ω２）＋ｊ２ζｒωｒω］

其中

ω２ｒ ＝ｋｒ／ｍｒ

ζｒ ＝ｃｒ／２ｍｒωｒ
ｍｒ，ｋｒ分别称为第ｒ阶模态质量和模态刚度（又
称为广义质量和广义刚度），Ｈｉｊ（ω）为频率响应

函数矩阵中第ｉ行，第ｊ列的值，Φｒｉ 为第ｒ阶，第

ｉ行的振型矩阵．ωｒ，ｃｒ，ζｒ和Φｒ称为第ｒ阶模态频
率、模态阻尼、模态阻尼比和模态振型．
试验时，考虑转子结构特点，采用多点激振

法，不直接测量传递函数矩阵中的ｉ，ｊ分量，而是
在ｉ点测量响应Ｘｉ，公式如下：

Ｘｉ（ω）＝∑
ｎ

ｊ＝１
Ｈ（ｉ，ｊ）·Ｆｊ（ω） （３）

其中Ｘｉ为ｉ点的响应，Ｆｊ（ω）为ｊ点的激振力．

１．２　模态试验

试验中采用多点锤击产生激励，单点加速度
测量响应的模态试验方法，对气体轴承－转子系统
在不同供气压力下的模态特性进行了测试．试验
前，对力锤的质量，锤头形状及材料进行选择，以
保证能够激起所需模态，响应由加速度传感器测
量，通过采集仪接入计算机进行后处理．
试验中先测量自由约束状态下转子的模态参

数，所谓的自由模态，是指转子处于近似自由状
态，其基本支承方式是用软弹簧悬置转子（使悬置
弹簧固有频率远低于转子的一阶固有频率），通
常，采用橡皮绳悬挂来代替软弹簧支承，本文中转
子自由模态下测量就采用这种支承方式；然后在
有支承（其支承方式为两个径向气体轴承）状态
下，改变气体轴承的轴承供气压力，测量转子系统
在不同轴承供气压力下的模态参数．其中转子的
物性参数如表１．

表１　转子的物性参数

Ｔａｂｌｅ１　Ｐｈｙｓｉｃａｌ　ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｒｏｔｏｒ

转子

质量／ｋｇ

转子

长度／ｍｍ

轴承中心

跨距／ｍｍ

转子

直径／ｍｍ

转子

材料

１０．３２　 ７００　 ５２５　 ５０　 ３Ｇｒ１３

在数据分析时，为了去除脉冲力以外的噪声
信号和信号截断带来的误差对试验结果的影响和

响应信号，分别对脉冲力信号和加速度响应信号
加了力窗和指数窗．利用复模态单自由度拟合方
法，先由每个频响函数拟合得到各测点的模态频
率、阻尼和振型，再由振型加权确定各阶模态的频
率和阻尼，各阶模态的频率和阻尼确定后，再由每
个频响函数拟合得到各测点的最后振型．在生成
转子几何结构图时，采用从左到右的方法，定义关
键点，关键点连线，再由线生成面．
试验时，在转子上等分布置１０个激励点，而

加速度传感器布置在点１，位置如图２中所示，试
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验台及采集系统如图１．

图１　试验台及采集系统简图

Ｆｉｇ．１　Ｔｅｓｔ　ｒｉｇ　ａｎｄ　ｃｏｌｌｅｃｔｉｏｎ　ｓｙｓｔｅｍ

１．３　模态分析

在气体轴承－转子系统的工作频带内，平动、
锥动和一阶弯曲模态参数对系统的振动特性影响

较大，因此主要研究了轴系的平动，锥动和一阶弯
曲模态参数随着轴承供气压力的变化情况．典型
的振型图如图２所示，模态分析结果如表２．

图２　典型振型

Ｆｉｇ．２　Ｔｙｐｉｃａｌ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ｍｏｄｅｓ

表２　模态试验分析结果

Ｔａｂｌｅ　２　Ｒｅｓｕｌｔ　ｏｆ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ　ｍｏｄａｌ　ａｎａｌｙｓｉｓ

轴承供气

压力／ＭＰａ

平动固有

频率／Ｈｚ

锥动固有

频率／Ｈｚ

一阶弯曲固

有频率／Ｈｚ

自由模态 ５２２．７７３

０．１　 ０　 ０　 ５６１．１５０

０．２　 ９９．３８８　 １３８．１９８　 ５４５．５０６

０．３　 １１４．６５８　 １６９．４９　 ５４７．９４９

０．４　 １２５．７８５　 １８８．７７２　 ５５２．１７２

０．５　 １３４．７８９　 ２０７．８４５　 ５５４．９５９

０．６　 １４０．３９３　 ２１０．３３４　 ５５６．６７６

０．７　 １４４．６４６　 ２１４．３０５　 ５５７．６５６

图２为轴承供气压力为０．６ＭＰａ时，转子平
动、锥动以及一阶弯曲模态振型．表２给出了模态
参数随轴承供气压力的变化关系．从上述试验结
果可以看出，第一，随着轴承供气压力的增加，轴
系平动、锥动、一阶弯曲固有频率均增加；第二，从
表２试验数据中可以看出，转子在自由模态下一
阶弯曲固有频率值要低于转子在有约束状态下的

值；第三，自由状态下的模态试验，无法得到轴系
的平动和锥动固有频率，其原因是平动和锥动固
有频率反映的是轴系支承特性；第四，当轴承供气
压力为０．１ＭＰａ时，转子未完全浮起来，此时气膜
没有起作用，转子与轴承之间的约束方式与轴承
供气压力为０．２ＭＰａ时不同，是刚性接触．因此，

在０．１ＭＰａ轴承供气压力下，平动和锥动固有频
率为０Ｈｚ，而一阶弯曲固有频率值相对较大．
产生以上结果的原因如下：轴系的等效刚度

Ｋ 由转子刚度Ｋｓ、气体轴承的气膜刚度Ｋε（假设
两个气体轴承气膜刚度相等）、轴承座及基础刚度

Ｋｂ三部分通过串并联的方式组成，其中两个气体
轴承的连接方式为并联，而转子、轴承座及基础、
转子三者之间为串联．因此可以得到轴系等效刚
度与转子刚度、轴承座及基础刚度、转子刚度三者
间的关系公式（４）所示．

Ｋ ＝ ２　ＫεＫｓＫｂ
（ＫｓＫｂ＋２　ＫεＫｂ＋２　ＫｓＫε）

（４）

如式（４）所示，在转子刚度Ｋｓ和轴承座及基础刚
度Ｋｂ不变的前提下：轴承供气压力的变化会引
起气膜刚度的变化，随着轴承供气压力的增加，轴
承的气膜刚度Ｋε增加，由式（４）可以看出，Ｋε 增
加，轴系等效刚度随之增加，故表２中数据轴系平
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动、锥动和一阶弯曲固有频率随轴承供气压力增
加而增加；而在自由约束状态（悬挂模态）下的固
有频率值，由于轴承座及基础刚度Ｋｂ 和轴承的
气膜刚度Ｋε均为０，因此轴系一阶弯曲固有频率
值（５２２．７７３Ｈｚ）低于有气膜约束状态的下固有频
率值（５４５．５０６～５５７．６５６Ｈｚ）．
对于以气体轴承－转子系统为旋转部件的设

备，转子是在有气膜约束状态下运行，因此其气膜
约束状态下模态试验得到的结果可能更加准确地

反映转子的特性．下面通过轴系升降速试验，来验
证有气膜约束状态下的模态固有频率值较自由状

态下的更加接近于实际的临界转速区域．

２　轴系升降速试验

气体轴承－转子系统采用表１中所述转子，动
静压混合石墨气体轴承，设计转速６０　０００ｒ／ｍｉｎ，
在驱动涡轮一端的径向轴承处布置２个电涡流位
移传感器（分别测量Ｘ－Ｙ 方向的振动）；在尾端的
径向轴承处布置３个电涡流位移传感器（分别测
量轴颈Ｘ－Ｙ方向的振动和转子转速）．

２．１　轴承供气压力方案

升速试验中轴承供气方案如表３所示，转子
在启动时，涡轮端径向止推混合轴承（下面称轴承

Ａ）和尾端径向轴承（下面称轴承Ｂ）供气压力均
为０．３０ＭＰａ；当转子转速到达２７　０００ｒ／ｍｉｎ时，轴
承Ｂ的供气压力由０．３０ＭＰａ变为０．５５ＭＰａ，轴
承Ａ的供气压力不变；当转子转速达３９　０００ｒ／ｍｉｎ
时，轴承 Ａ 的供气压力由０．３０ＭＰａ变为０．５５
ＭＰａ，轴承Ｂ的供气压力不变，直到转速到达设
计转速６０　０００ｒ／ｍｉｎ．

表３　升速过程轴承供气压力方案

Ｔａｂｌｅ　３　Ｐｌａｎ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｓｕｐｐｌｙ　ｐｒｅｓｓｕｒｅ

ｉｎ　ａｃｃ　ｐｒｏｃｅｓｓ

涡轮端径向止推

混合轴承（轴承Ａ）／

ＭＰａ

尾端径向轴承

（轴承Ｂ）／

ＭＰａ

供气压力变化

时对应转速／

（ｒ／ｍｉｎ）

０．３０　 ０．３０　 ０

０．３０　 ０．５５　 ２７　０００

０．５５　 ０．５５　 ３９　０００

表３中轴承供气方案是通过多次升速试验匹
配得到的．根据文献［８，１０］中给出的轴系工程稳
定性判别准则，轴系无论是在气膜涡动、气膜振
荡，还是处于混沌状态下工作，只要能够有效地控

制转子运动的位移边界最大值而不发生动静接

触，轴系则仍能稳定工作；根据文献［１１］中所述，
通过匹配合理的轴承供气压力方案，能够有效地
避开与转子固有频率区域产生的耦合共振，可以
推迟和消除升速过程中的低频涡动和震荡，从而
提高轴系运行转速；在上述原则下，采用调整轴承
供气压力方案的措施，使表１中所述转子在气体
轴承支承下，达到额定转速６０　０００ｒ／ｍｉｎ．
降速过程，轴承Ａ和轴承Ｂ轴承供气压力始

终保持０．５５ＭＰａ．

２．２　驱动涡轮控制参数

由于转子转速较高，在现有条件下无法用电
机进行驱动，因此从空气压缩机引高压气体驱动
转子旋转，通过控制管路上阀门开度来控制流量，
进而控制转子升速的角加速度，如图１管路３所
示．文中的升速试验，升速过程驱动涡轮管路压力
为０．６ＭＰａ，气体温度为２１℃，转子升速的角加速
度为１１．１２ｒ／ｓ２；降速过程，切断驱动涡轮阀门，使
转子自由停车．

２．３　升降速试验结果分析

以尾端振动为例，研究轴系升降速过程中的
振动特性．图３给出了轴系尾端升速过程的转速－
幅值曲线，图４给出了轴系尾端降速过程的转速－
幅值曲线．

图３　尾端升速过程转速－幅值曲线

Ｆｉｇ．３　Ｓｐｅｅｄ－ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ｃｕｒｖｅ　ｉｎ　ｒｏｔｏｒ　ｔａｉｌ　ａｃｃ　ｐｒｏｃｅｓｓ

图４　尾端降速过程转速－幅值曲线

Ｆｉｇ．４　Ｓｐｅｅｄ－ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ｃｕｒｖｅ　ｉｎ　ｒｏｔｏｒ　ｔａｉｌ

ｄｅｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ　ｐｒｏｃｅｓｓ
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如图３所示，横坐标为转速，单位ｒ／ｍｉｎ，纵
坐标为工频振动幅值，单位为μｍ．转子最高转速
到达设计转速６０　０００ｒ／ｍｉｎ，在升速过程中尾端跨
过平动、锥动和一阶弯曲临界转速区域，与模态分
析结果一致．
从轴承供气压力方案中可以看出，转子升速

通过平动和锥动临界转速区域时，尾端轴承供气
压力为０．３ＭＰａ，从表２中读出，与之对应的转子
平动和锥动固有频率值分别为１１４．６５８Ｈｚ（６　８８０
ｒ／ｍｉｎ）和１６９．４９Ｈｚ（１０　１７０ｒ／ｍｉｎ）；通过一阶弯
曲临界转速区域时，尾端轴承供气压力为０．５５
ＭＰａ，从表２中可以读出，与之对应的转子一阶弯
曲固有频率值为５５５．８１８Ｈｚ（３３　３４９ｒ／ｍｉｎ）．
如表４、图３、表２中所示，负号表示相对值的

大小，尾端升速过程转速－幅值曲线和模态结果主
要有以下特征：
首先，模态值与升速得到的临界转速值在锥

动和一阶弯曲处相差不大，相对差值在２％以内，
平动处相差较大，差值在１５．５７％；其次，自由模
态下的一阶弯曲固有频率值５２２．７７３Ｈｚ（３１　３６６
ｒ／ｍｉｎ）与升速得到的一阶弯曲临界转速值相对差
值在４．５％左右，相比较而言，有气膜约束下的模
态分析值更接近升速试验的结果．

表４　尾端升速过程临界转速与工频振动幅值

Ｔａｂｌｅ　４　Ｃｒｉｔｉｃａｌ　ｓｐｅｅｄ　ａｎｄ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ａｍｐｌｉｔｕｄｅ

ｏｆ　ａｃｃ　ｐｒｏｃｅｓｓ

尾端

平动临界转

速／（ｒ／ｍｉｎ）；

工频振幅／

μｍ

锥动临界转

速／（ｒ／ｍｉｎ）；

工频振幅／

μｍ

一阶弯曲临

界转速／

（ｒ／ｍｉｎ）；

工频振幅／μｍ

升速 ８　１４９；２　 １０　１６０；１５　 ３２　７９０；１８

与模态差值／

（ｒ／ｍｉｎ）
１　２６９ －１０ －５５９

相对差值／％ １５．５７ －０．１０　 １．７０

如上分析，升速过程中平动临界转速值与相
应供气压力下模态试验分析值相差较大，可能的
原因是：升速过程中，驱动转子旋转的能量（高压
气体驱动叶轮）影响了低转速、低轴承供气压力下
低阶模态值．
为了验证上述原因，在降速过程中，切断驱动

涡轮气源输入阀门，使转子自由停车，同时保证轴
承供气压力始终为０．５５ＭＰａ，研究尾端降速过程
振动特性．

图４为尾端减速过程转速－幅值曲线，从表２
中可以读出，供气压力为０．５５ＭＰａ时，平动、锥动
和一阶弯曲固有频率值分别为１３７．５９１Ｈｚ（８　２５５
ｒ／ｍｉｎ），２０９．０９０Ｈｚ（１２　５４５ｒ／ｍｉｎ）和５５５．８１８Ｈｚ
（３３　３４９ｒ／ｍｉｎ）．
在转子自由停车过程中，没有外界驱动能量

的输入，转速－幅值曲线如表５、图４中所示，可以
看出：第一，模态值与降速得到的临界转速值在一
阶弯曲处相差不大，在平动和锥动处相对差值在

８．２４％以内，较升速过程的１５．５７％，更能反映两
者之间的关系．第二，对于前两阶（平动和锥动）临
界转速值与约束模态试验值存在的８．２４％及

６．７０％的相对差值，其原因可能是，前两阶模态值
主要反映气膜（支承方式）的特性，而旋转下气膜
的刚度与静态下气膜刚度不同，导致两者出现差
值，至于两者的大小关系，仍需通过理论和试验进
行进一步的分析；一阶弯曲模态值主要反映的是
转子特性，气膜的动特性在其中影响很小，两者之
间的差值在２％以内，故约束试验模态分析得到
的一阶弯曲固有频率可以作为升降速试验的相应

临界转速值．

表５　尾端降速过程临界转速与工频振动幅值

Ｔａｂｌｅ　５　Ｃｒｉｔｉｃａｌ　ｓｐｅｅｄ　ａｎｄ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ａｍｐｌｉｔｕｄｅ

ｏｆ　ｄｅｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ　ｐｒｏｃｅｓｓ

尾端

平动临界转

速／（ｒ／ｍｉｎ）；

工频振幅／

μｍ

锥动临界转

速／（ｒ／ｍｉｎ）；

工频振幅／

μｍ

一阶弯曲临

界转速／

（ｒ／ｍｉｎ）；

工频振幅／μｍ

降速 ８　９９６；９　 １１　７５７；１３　 ３３　５７４；１２

与模态差值／

（ｒ／ｍｉｎ）
７４１ －７８８　 ２２５

相对差值／％ ８．２４ －６．７０　 ０．６７

３　结　论

以上试验结果给出了气膜约束对轴系固有频

率的影响规律，并通过升降速试验，验证了气膜约
束下模态分析的合理性．具体结论如下：

１）约束状态下的模态试验分析为转子固有
频率的测试与分析提供一种比较合理的方法．
２）对比发现：约束模态下的测试分析结果较
自由模态下的更接近升降速试验中的临界转速值．
３）通过轴系升降速试验，可以得出：约束试
验模态分析得到一阶弯曲固有频率值可以作为升
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降速试验的相应临界转速值；而平动和锥动固有
频率值与升降速试验得到的相应临界转速值相差

较大，其机理仍需进一步分析．
４）改变轴承供气压力能够调整约束状态下
的轴系模态参数，为轴系一体化设计以及轴系振
动控制提供一定的指导作用．
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［７］　杨金福．流体动力润滑及轴承转子系统的稳定性研究

［Ｄ］．北京：华北电力大学，２００６．
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［８］　施丽铭，张艳春．燃气轮机转子模态试验与分析［Ｊ］．燃气
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（４）：４７－４９．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［９］　杨金福，杨晟博，陈策，等．滑动轴承－转子系统的稳定性研

究［Ｊ］．航空动力学报，２００８，２３（８）：１４２０－１４２６．
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［１０］　郭俊，刘宝玉，杨金福，等．气体轴承转子系统低频耦合涡

动特性控制的试验研究［Ｊ］．润滑与密封，２０１０，３５（３）：

８６－８９．
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Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ　Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１０，３５（３）：８６－８９．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［１１］　郭俊．轴承供气压力对转子振动性能影响的试验研究

［Ｄ］．辽宁 抚顺：辽宁石油化工大学，２０１０．
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［１２］　曹树谦，张文德，萧龙翔．振动结构模态分析－理论、实践与

应用［Ｍ］．天津：天津大学出版社，２００１．
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