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摘　　　要：针对静压气体轴承，进行三维实体建模，采用供气孔区域非结构化网格和非供气孔区域结构化
网格相结合的网格划分方法；采用基于有限体积法的计算流体动力学（ＣＦＤ）商业软件对三维稳态可压缩气体

Ｎａｖｉｅｒ－Ｓｔｏｋｅｓ（Ｎ－Ｓ）方程进行求解；根据计算结果，通过数据拟合获得了考虑转子偏心和转速的静压气体轴承
气膜支承力模型．基于有限元法建立了气体轴承－转子系统动力学模型，采用 Ｎｅｗｍａｒｋ逐步积分法求解了系
统的临界转速和不平衡响应．在此基础上进行实验测试，验证了数值仿真结果．研究结果表明：低速、小偏心
下，气膜主支承力随偏心呈近似线性变化；高速、大偏心下，气膜主支承力急剧增大，气体轴承的动压效应显
著增强；气膜ｘ，ｙ向耦合支承力随转速和偏心呈非线性变化；转子系统一、二阶临界转速对当前结构刚度变
化比较敏感，而三阶临界转速对此不敏感．因此，气体轴承气膜支承力的非线性特性及其与转子耦合动力学
特性较为复杂，在对气体轴承进行结构设计时，应充分考虑其与转子的耦合，合理设计工作转速范围．
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　　气体轴承具有精度高、摩擦功耗极小、寿命
长、清洁等优点，在高速旋转机械上具有广阔的应
用前景．然而气体轴承固有的缺陷如阻尼不足、缺
乏不对中补偿能力等［１］使得气体轴承－转子系统
的动力学特性复杂、稳定性较差［２］．静压气体轴承
具有结构简单、承载能力小、刚度低、精度高等特
点，在气源有保障的场合具有良好的适应性［３］．
对于静压气体轴承的建模，在基本假设下对

雷诺方程进行二维简化，然后采用有限差分法［４－６］

或有限元法［７］等数值方法进行计算．但当供气压
力、偏心率较大时，简化后的二维雷诺方程不能精
确反映润滑气膜内的三维流动，得到结果与实际
工程情况存在一定偏差［８］．
对于气体轴承－转子系统的耦合研究，采用线

性刚度显然不能准确刻画气体轴承的动态特性；
采用雷诺方程编程求解可实现与转子的耦合求

解［９］，但对于逆切向供气轴承，流场内形成一定的
环流效应，这种方法无法满足精度要求；而采用计
算流体动力学（ＣＦＤ）软件与转子动力学程序的动
网格耦合求解［１０］，轴承间隙与尺寸比例严重失
调，网格二次生成会出现畸形和负体网格，仍然存
在一定的问题．
本文针对气体轴承－转子系统，采用基于有限

体积法Ｆｌｕｅｎｔ软件，考虑转子的偏心和转速对气
体轴承流场进行数值仿真，在此基础上，将气膜支
承力与转子系统耦合起来探讨气体轴承－转子系
统非线性动力学特性，并进行了实验验证．

１　切向供气静压气体轴承
三维流场仿真

１．１　气体轴承结构参数

静压气体轴承采用切向供气，双排小孔节流

每排供气孔个数为２０个．静压气体轴承结构如图

１所示，具体结构参数如表１．

表１　气体轴承结构参数

Ｔａｂｌｅ　１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ　ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ　ｏｆ　ｇａｓ　ｂｅａｒｉｎｇ

参数 数值

轴承长Ｌ／ｍｍ　 ６０

轴承内径Ｄ／ｍｍ　 ５０

轴承半径间隙ｅ′／ｍｍ　 ０．０４

供气孔直径ｄ０／ｍｍ　 ０．４

偏心量ｅ０／μｍ　 ４～３２

孔边距ｌ１／ｍｍ　 １５

孔距ｌ２／ｍｍ　 ３０

节流孔数（双排） ２０／排

１．２　建模及模型简化

由于静压气体轴承的应用转速越来越高，采
用雷诺方程的编程计算难以满足计算精度的需

求，尤其当供气孔具有一定角度时，所形成的环流
效应无法得到考虑．文献［８］研究结果表明，层流
精算模型即可以满足精算精度需求，同时具有较
高的计算效率．
根据流场计算的特点，建模过程只考虑流道

对流场特性的影响，因此图１的结构简化成如图

２所示的结构．简化后的模型有三类边界条件：压
力进口（ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｉｎｌｅｔ，供气孔位置）、压力出口
（ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｏｕｔｌｅｔ，出气孔处）、壁面（ｗａｌｌ），其中壁
面又分旋转面（与轴颈配合位置）和静止面（与轴
承内表面配合位置）．为考虑动压效应，旋转面需
要给定旋转速度，所有边界条件的设定值在Ｆｌｕ－
ｅｎｔ求解时进行．模型简化过程中，不考虑偏心角

３７４
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的影响，均假设偏心角为０，同时暂时不考虑安装
位置对流场特性的影响．

图１　切向供气静压气体轴承结构

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ　ｏｆ　ｔａｎｇｅｎｔｉａｌ　ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ　ｂｅａｒｉｎｇ

图２　计算模型及边界条件

Ｆｉｇ．２　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｍｏｄｅｌ　ａｎｄ　ｂｏｕｎｄａｒｙ　ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

层流模型计算中的假设条件如下：

１）轴承与转子工作面均为理想光滑曲面，气膜
厚度为常值，不考虑粗糙度对轴承特性的影响［１１］．
２）气体为理想气体，气体在气膜内的流动过
程很短，热量来不及交换，因此假设流动过程是绝
热的［１２］．
３）不考虑０．８以上的偏心率的流场特性，此
时局部间隙较小，已经接近气体分子运动的自由
程，需要考虑滑移边界条件．
在上述假设条件下，径向静压气体轴承边界

条件设定如下：压力进口（ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｉｎｌｅｔ）ｐｉｎ＝
０．６ＭＰａ；轴承气直接排入大气中，因此压力出口
（ｐｒｅｓｓｕｒｅ　ｏｕｔｌｅｔ）ｐｏｕｔ等于大气压力，当工作环境
压力ｐａ＝０．１０１ＭＰａ，ｐｏｕｔ＝０ＭＰａ；旋转面的速度
为０～６０　０００ｒ／ｍｉｎ．
气体轴承的气膜间隙及供气孔出口区域是计

算的关键部位，所以需要对上述部位进行局部加
密．同时考虑到轴承的工作间隙远小于轴承其他

尺寸，会导致网格纵横比失衡，因此在网格划分时
将整个流场分为２０个有供气孔区和２０个无供气
孔区；在有供气孔的区域，由于结构的限制，需要
采用五面体和六面体网格相结合的方式；在无供
气孔区域，采用六面体网格，如图３所示．为提高
工作间隙内的流场计算精度，在气膜高度方向上
进行多层细化，气膜高度方向上分为１０层．

图３　有、无供气孔区域的计算网格

Ｆｉｇ．３　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｇｒｉｄｓ　ｗｉｔｈ　ａｎｄ　ｎｏ　ｈｏｌｅ　ｒｅｇｉｏｎ

１．３　仿真与实验结果对比

采用相同的模型简化方法、网格划分、边界和
假设条件，建立与文献［１３］中实验结果所用的结
构，气体轴承承载力仿真与实验结果如图４所示．

图４　计算结果与实验结果对比

Ｆｉｇ．４　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｂｅｔｗｅｅｎ　ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ａｎｄ

ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ　ｒｅｓｕｌｔｓ

图４对比结果表明，计算和实验结果整体吻
合较好，偏心率在０．４～０．６之间时，吻合性随偏
心率增大逐渐变差．如果不计实验状态、测试误差
等，主要源于大偏心率下，网格划分效果相对变
差，计算收敛效果也随之变差，因此计算结果误差
较大，气体轴承一侧工作间隙增大会出现压力陡
降，采用层流模型不能精确的计算压力分布．

１．４　静压气体轴承三维流场特性仿真

考虑气体轴承结构的对称性，设偏心发生在

ｘ方向，分别为０，４，８，…，３２μｍ，ｙ方向的偏心量

４７４



　第２期 赵　广等：静压气体轴承气膜力及其与转子耦合动力学特性研究

为０．转速分别设为静止、１００００，２００００，…，６００００
ｒ／ｍｉｎ，对流场域进行仿真，收敛精度控制在１×
１０－１０，对ｘ，ｙ向径向合力分别进行计算，ｘ向径
向合力为主气膜力，用ｆｘ 表示；耦合气膜力为ｘ
方向偏心量导致的ｙ方向气膜力，用ｆｙ 表示．主
气膜力、耦合气膜力随偏心量、转速变化规律分别
如图５、图６所示（图中离散圆点）．

图５　主气膜力随偏心量、转速变化规律

Ｆｉｇ．５　Ｍａｉｎ　ｇａｓ　ｆｉｌｍ　ｆｏｒｃｅ　ｖｅｒｓｕｓ　ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ａｎｄ　ｒｏｔｏｒ　ｓｐｅｅｄ

图６　耦合气膜力随偏心量、转速变化规律

Ｆｉｇ．６　Ｃｏｕｐｌｅｄ　ｇａｓ　ｆｉｌｍ　ｆｏｒｃｅ　ｖｅｒｓｕｓ　ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ａｎｄ　ｒｏｔｏｒ　ｓｐｅｅｄ

主气膜力仿真结果表明，在低速、偏心不大
（小于２４μｍ）时，主气膜支承力随偏心呈近似线
性变化，即低速小偏心下主气膜力（对应气膜主刚
度）对偏心不太敏感，而在高速时呈非线性变化．
为了方便求导获得气膜刚度，结合主气膜力分布
特点，采用非线性逼近的二维有理函数的插值，可
以得到较高的拟合精度

ｆｘ（ｅ０，ω）＝ａ＋ｃｅ０＋ｅω＋ｇｅ
２
０＋ｉω２＋ｋｅ０ω

１＋ｂｅ０＋ｄω＋ｆｅ２０＋ｈω２＋ｊｅ０ω
（１）

式中ｆｘ为主气膜力，ｅ０为偏心量，ω为转速，ａ～ｋ

为主气膜力系数，根据三维流场仿真结果得到的

ｆ（ｅ０，ω）确定，系数结果如表２所示．

表２　系数取值

Ｔａｂｌｅ　２　Ｖａｌｕｅｓ　ｏｆ　ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

系数 主气膜力 交叉气膜力

ａ ２．５８２　０１９　８ －７．５３１　８５１　９

ｂ －０．０３５　３０８　７７７　 ６．５５７　６７４　３

ｃ　 １２．５２７　３０５ －３．２５６　５３９　２

ｄ　 ２．０９５　０７９　２×１０－６　 ０．５４１　７６８　４

ｅ －１．０４７　１４８　８×１０－４　 １．１１９　８２９　８×１０－４

ｆ　 １．６３０　７４６　４×１０－４　 ９．０１４　８２８×１０－１１

ｇ －０．３７８　４５０　４２ －０．７８６　５２２　３５

ｈ －１．１９１　１８３　２×１０－１１　 ０．２２６　４１３　０６

ｉ　 １．６６０　５３９　８×１０－９ －０．０２３　４２６　６５６

ｊ －８．７２４　９６２　７×１０－９　 １．３１５　３１２　８×１０－７

ｋ　 ２．９２２　２５５　２×１０－５

　　图６表明，耦合气膜力对转速、偏心扰动均比
较敏感；随着转速和偏心的增加，耦合力非线性增
加，其最大值约为主气膜力的３０％左右，且会出
现负值，对该非线性规律较强的耦合气膜力进行
拟合，采用非线性逼近函数

ｆｙ（ｅ０，ω）＝
ａ＋ｂｌｎｅ０＋ｃ（ｌｎｅ０）２＋ｄ（ｌｎｅ０）３＋ｅω＋ｆω２

１＋ｇｌｎｅ０＋ｈ（ｌｎｅ０）２＋ｉ（ｌｎｅ０）３＋ｊω
（２）

式中ｆｙ 为耦合气膜力，ａ～ｊ为耦合气膜力系数，
如表２所示．
根据拟合表达式，在合适范围内给定任意偏

心、转速，即可得到该偏心量和转速下的主气膜
力、耦合气膜力，给定一系列偏心量和转速，求得
对应气膜力，即可绘制三维曲面如图５、图６所
示．曲面（拟合结果）和离散圆点（流场仿真结果）
之间的误差如图７所示．
图７表明，除偏心率为０．８时的低速和高速

状态误差在５％以内外，其余拟合结果误差均在

２％以内．图６中耦合气膜力拟合结果理想，最大
误差在４％以内．因此所采用的拟合表达式能够
满足拟合精度要求．
偏心量在实际轴颈运动中代表振动位移，刚

度的本质是力对位移的求导，则分别对主气膜力、
耦合气膜力表达式（１）和式（２）关于偏心量ｅ０ 求
导，即可得到气膜主刚度和交叉刚度；对偏心量、

５７４
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图７　主气膜力仿真与拟合结果误差分析

Ｆｉｇ．７　Ｅｒｒｏｒ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ　ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ　ａｎｄ　ｆｉｔｔｉｎｇ　ｒｅｓｕｌｔｓ

ｆｏｒ　ｇａｓ　ｆｉｌｍ　ｆｏｒｃｅ

转速赋值，得到一系列刚度，绘制刚度随偏心量、
转速变化曲面，如图８、图９所示．

图８　气膜主刚度随偏心量、转速变化规律

Ｆｉｇ．８　Ｍａｉｎ　ｇａｓ　ｆｉｌｍ　ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ　ｖｅｒｓｕｓ　ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ａｎｄ　ｒｏｔｏｒ　ｓｐｅｅｄ

可以看出，气膜主刚度在低速、小偏心量下保
持常数，高速大偏心量下随偏心强非线性变化；气
膜交叉刚度对转速、偏心扰动极为敏感；随着转速

图９　气膜交叉刚度随偏心量、转速变化规律

Ｆｉｇ．９　Ｃｒｏｓｓｉｎｇ　ｇａｓ　ｆｉｌｍ　ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ　ｖｅｒｓｕｓ　ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ
ａｎｄ　ｒｏｔｏｒ　ｓｐｅｅｄ

的变化，气膜交叉刚度非线性增大，而随着偏心量
的增加，交叉刚度先减小后增大．在低速情况下，
交叉刚度出现负值．

２　气体轴承－转子系统动力学
特性仿真

２．１　气体轴承－转子系统动力学模型分析

对于转子，采用有限元法划分为８个单元，９
个结点，每结点４个自由度．径向气体轴承分别位
于第２，７结点处，驱动涡轮位于第９结点处，转子
有限元模型如图１０所示．
转子有限元模型中单元结点信息如表３所示．

图１０　转子限元模型

Ｆｉｇ．１０　Ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｒｏｔｏｒ

表３　转子有限元模型信息

Ｔａｂｌｅ　３　Ｉｎｆｏｒｍａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｒｏｔｏｒ　ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｍｏｄｅｌ

单元编号 段长／ｍ 外径／ｍ 结点编号 轴段质量／ｋｇ 结点总质量／ｋｇ 备注

１　 ０．３８５ 尾端

１　 ０．０５　 ０．０５　 ２　 ０．７７１　 １．００２ 轴承

２　 ０．０８　 ０．０５　 ３　 １．２３３　 １．２３３

３　 ０．０８　 ０．０５　 ４　 １．２３３　 １．２３３

４　 ０．０８　 ０．０５　 ５　 １．２３３　 １．２３３

５　 ０．０８　 ０．０５　 ６　 １．２３３　 １．５５６ 止推盘

６　 ０．０７　 ０．０５　 ７　 １．０７９　 ０．９２５ 轴承

７　 ０．０５　 ０．０５　 ８　 ０．７７１　 ０．６３８

８　 ０．０６　 ０．０２５　 ９　 ０．２３１　 ０．２５３ 涡轮

注：其中结点总质量考虑涡轮和止推盘的质量，转动惯量不再表中给出．

６７４
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　　基于有限元法，采用Ｅｕｌａｒ－Ｂｅｒｎｏｕｌｉ梁模型
假设，得到该系统的动力学方程如下：
［Ｍ］｛̈Ｚ｝＋（［Ｃ］－［Ｊ］Ω）｛Ｚ｝＋［Ｋ］｛Ｚ｝＝

｛Ｇ｝＋｛Ｑ（ｔ）｝＋｛ｆ（ｅ０，ω）｝ （３）
其中 ［Ｍ］，［Ｃ］，［Ｋ］分别为系统质量、阻尼（取比
例阻尼）、刚度阵；［Ｊ］Ω为转子的陀螺力矩矩阵；
｛Ｚ｝＝ ｛ｘｋ，ｙｋ，－θｘｋ，θｙｋ｝（ｋ为结点编号）为结点
位移向量；｛Ｇ｝，｛Ｑ（ｔ）｝分别为重力和不平衡力
项；ｆ（ｅ０，ω）为上述得到的径向气体轴承气膜支
承力，其偏心为结点２，７的动态振动位移．由于实
际气体轴承的阻尼很小，因此忽略了气体轴承的
阻尼力．

２．２　气膜力对转子锥动和弯曲临界正确性验证

考虑方程（３）的自由振动形式，去掉方程右端
项，并将气体轴承主支承刚度合并到刚度矩阵中，
由于交叉气膜刚度对临界转速影响甚微，忽略其
影响，则

［Ｍ］｛̈Ｚ｝＋（［Ｃ］－［Ｊ］Ω）｛Ｚ｝＋
（［Ｋ］＋［Ｋｂ］）｛Ｚ｝＝０ （４）

　　方程（４）对应的特征方程的特征值即为临界
转速．改变气体轴承主支承刚度，得到系统各阶临
界转速随支承刚度变化的规律，如图１１所示．

图１１　前三阶临界转速随支承刚度变化规律

Ｆｉｇ．１１　Ｆｉｒｓｔ　ｔｈｒｅｅ　ｃｒｉｔｉｃａｌ　ｓｐｅｅｄｓ　ｖｅｒｓｕｓ

ｓｕｐｐｏｒｔｉｎｇ　ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

由图８可得，气膜主刚度在２０　０００ｒ／ｍｉｎ以前
基本保持在１２ＭＮ／ｍ，不随偏心变化，此时对应的
前两阶锥动临界转速分别为１７　０００，２０　０００ｒ／ｍｉｎ．
当转速在５０　０００ｒ／ｍｉｎ的弯曲临界转速附近时，偏
心（振动）较大，因而气膜刚度在２０～３０ＭＮ／ｍ范
围内，对应的三阶临界转速范围５１０００～５３　０００ｒ／

ｍｉｎ．本结果为根据支承刚度预测的转子系统前三

阶临界转速结果，将在下面进行验证．

２．３　气体轴承－转子系统动力学特性

目前对于方程（３）求解比较有效的方法是数值
仿真法，Ｎｅｗｍａｒｋ－β逐步积分法计算效率高，稳定
性好，因此采用该方法求解系统的动力学响应．
考虑实验台转子的加工工艺，不平衡发生在涡

轮上，即转子上的结点９，假设不平衡量发生的相
位在０°位置，不平衡量为１７．６８ｇ·ｍｍ时，转子尾
端结点１的水平ｘ向幅频特性曲线如图１２所示．

图１２　不平衡量为１７．６８ｇ·ｍｍ时尾端水平向幅频

特性曲线

Ｆｉｇ．１２　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ－ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｉｎ　ｒｏｔｏｒ　ｅｎｄ　ｗｉｔｈ

１７．６８ｇ·ｍｍ　ｕｎｂａｌａｎｃｅ

结果表明：

１）转子的一阶临界转速为１６　９００ｒ／ｍｉｎ，一
阶临界转速附近的响应幅值为２４．５μｍ，二阶临界
转速在２０　２００ｒ／ｍｉｎ附近，三阶临界转速为４９　０００
ｒ／ｍｉｎ，三阶临界转速附近的振幅为３８．９１μｍ．
对比２．２节中根据气膜主刚度预测的临界转

速结果，前二阶阶锥动临界转速预测吻合较好，三
阶临界转速略有偏差，因此，承载力拟合公式对于
锥动和弯曲临界转速的预测具有较好的适用性．
２）由于一阶、二阶临界转速较低且接近，结
合弹性支承下模态分析结果，两者分别为转子的
平动、锥动模态，三阶临界转速为转子的弯曲振动
模态．

２．４　气体轴承－转子系统临界转速随不平衡量
变化规律

　　结合上述仿真结果，考虑实际转子的不平衡
量变化范围，保持不平衡量发生的位置和相位不
变，同时保持响应输出位置即转子尾端水平向．分
别进行数值仿真，分析气体轴承－转子系统各阶临
界转速和临界转速振幅随不平衡量变化的规律．

７７４
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气体轴承－转子系统临界转速随不平衡量变
化规律如图 １３所示．其中，二阶临界转速在

２２．７２５ｇ·ｍｍ以后不明显因此不再考虑，三阶临
界转速基本保持不变，为５０　０００ｒ／ｍｉｎ，图中不再
给出．系统临界转速附近振幅随不平衡量变化曲
线如图１４所示．

图１３　系统临界转速随不平衡量变化规律

Ｆｉｇ．１３　Ｃｒｉｔｉｃａｌ　ｓｐｅｅｄｓ　ｖｅｒｓｕｓ　ｕｎｂａｌａｎｃｅｓ

结果表明：

１）增大转子的不平衡量，转子一、二阶临界
转速均降低，三阶临界转速基本保持不变．这是由
于不平衡增加即增加了转子的偏心，虽然气膜主
支承力（主刚度）变化不大，但由于耦合气膜力（交
叉刚度）对偏心和转速极为敏感导致的，且无法用
简单的线性理论进行解释．
２）增大转子的不平衡量，转子各阶临界转速

下的振幅增加；一、二阶临界转速下的振幅随不平
衡量非线性增加，而三阶临界转速随之线性增加．

图１４　系统临界转速振幅随不平衡量变化曲线

Ｆｉｇ．１４　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ｕｎｄｅｒ　ｃｒｉｔｉｃａｌ　ｓｐｅｅｄｓ

ｖｅｒｓｕｓ　ｕｎｂａｌａｎｃｅｓ

３）三阶临界转速不随不平衡量变化且三阶
临界转速下的振幅随不平衡量线性变化表明，系
统的三阶临界转速（对应转子的弯曲模态）在当前
结构刚度变化范围内不敏感，而一、二阶临界转速
对此敏感．

３　气体轴承－转子系统的实验研究

气体轴承－转子系统实验台结构示意图见图

１５，主要包括：气体轴承－转子系统实验台本体、供
气系统８、信号采集与处理系统９三部分组成．其中
实验台本体包括：１涡轮组件；２密封；３径向轴承；

图１５　气体轴承－转子实验系统示意图

Ｆｉｇ．１５　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ　ｏｆ　ｇａｓ　ｂｅａｒｉｎｇ－ｒｏｔｏｒ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ　ｓｙｓｔｅｍ
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４止推轴承；５一体化机匣；６转轴；７径向轴承．
实验台本体转速调节通过驱动涡轮实现．转子

尾端和密封处安装电涡流位移传感器测试转子的

位移振动和转速．实验台本体实物图如图１６所示．

图１６　气体轴承－转子系统实验台

Ｆｉｇ．１６　Ｔｅｓｔ　ｒｉｇ　ｏｆ　ｇａｓ　ｂｅａｒｉｎｇ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ

调试各功能模块正常工作，静态下给气体轴
承供气，测试气膜间隙，两端浮起量完全一致，也
说明一体化支撑结构能够保证气体轴承的对中

度．对系统进行升速实验，测试转子尾端水平ｘ
向振动响应，其幅频特性曲线如图１７所示．

图１７　转子尾端升速幅频特性曲线

Ｆｉｇ．１７　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ－ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｉｎ　ｒｏｔｏｒ　ｅｎｄ　ｄｕｒｉｎｇ
ｓｐｅｅｄ　ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ

实验 结 果 表 明，转 子 一 阶 临 界 转 速 在

１６　５８０～１７　３６０ｒ／ｍｉｎ范围内，临界转速处的响应
振幅为２５μｍ；二阶临界转速在２３　４００～２４　３００ｒ／

ｍｉｎ附近；三阶临界转速在４３　３００ｒ／ｍｉｎ以后．转
子的最大振幅达到３１．５μｍ．
相同状态仿真与实验结果对比表明，两者在

临界转速及振幅上具有较好的吻合性，因此基于

ＣＦＤ计算的考虑转子偏心和转速的气膜力模型

能够较好地刻画气体轴承－转子系统的动特性，也
从侧面验证了气体轴承－转子系统数值仿真结果
的正确性．
实验和仿真在二阶临界转速及振幅之间存在

一定的误差，主要源于，数值仿真所采用的涡轮不
平衡量是刚性转子在３　０００ｒ／ｍｉｎ下的动平衡残
余量，实际转子实验台支承改变后，且在高速时，
实际不平衡量会发生一定的变化．

４　结　论

建立了气体轴承气膜支承力模型并将其与转

子耦合起来进行了动力学特性研究，主要结
论如下：

１）基于ＣＦＤ方法建立了三维气体轴承流场
仿真模型，简化了流场计算．通过与文献结果的对
比，验证了ＣＦＤ仿真过程的正确性．
２）采用Ｆｌｕｅｎｔ流场仿真和数据拟合，建立
了考虑转子偏心和转速的气膜主支承力和ｘ，ｙ
向耦合支承力模型．低速、小偏心下，气膜主支承
力随偏心呈近似线性变化，高速、大偏心下急剧增
大，气体轴承的动压效应显著增强；随着转速的变
化，气膜交叉刚度非线性增大，而随着偏心的增
加，交叉刚度先减小后增大．在低速情况下，交叉
刚度出现负值．
３）通过实验测试验证了气膜支承力模型，气
体轴承－转子系统的仿真与实验结果在临界转速
及其振幅方面均吻合较好．
４）在一定范围内，转子一、二阶临界转速随
偏心增加而降低，临界转速振幅随偏心非线性增
加；三阶临界转速不随偏心变化，其振幅随之近似
线性增加．说明一、二阶临界转速对当前结构刚度
变化敏感而三阶临界转速对此不敏感．
５）气体轴承气膜支承力的非线性特性及其
与转子耦合动力学特性较为复杂，在对气体轴承
进行结构设计时，应充分考虑其与转子的耦合，合
理设计工作转速范围．

参考文献：
［１］　Ｐｏｗｅｌｌ　Ｊ　Ｗ．Ａ　ｒｅｖｉｅｗ　ｏｆ　ｐｒｏｇｒｅｓｓ　ｉｎ　ｇａｓ　ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ［Ｊ］．

Ｒｅｖ．Ｐｈｙｓ．Ｔｅｃｈｎｏｌ．，１９７０，１（１）：９６－１２９．

［２］　赵广，于贺春，马文琦，等．转子－气体轴承－弹性支撑系统研

究综述［Ｊ］．润滑与密封，２０１０，３５（１１）：１１５－１２２．

ＺＨＡＯ　Ｇｕａｎｇ，ＹＵ　Ｈｅｃｈｕｎ，ＭＡ　Ｗｅｎｑｉ，ｅｔ　ａｌ．Ｒｅｖｉｅｗ　ｏｆ

ｒｅｓｅａｒｃｈ　ｏｎ　ｒｏｔｏｒ－ｇａｓ　ｂｅａｒｉｎｇ－ｆｌｅｘｉｂｌｅ　ｓｕｐｐｏｒｔ　ｓｙｓｔｅｍ［Ｊ］．

Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ　Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１０，３５（１１）：１１５－１２２．（ｉｎ　Ｃｈｉ－

ｎｅｓｅ）

９７４



航　空　动　力　学　报 第２７卷

［３］　王云飞．气体润滑理论与气体轴承设计［Ｍ］．北京：机械工

业出版社，１９９９．
［４］　ＬＯ　Ｃｈｅｎｇｙｉｎｇ，ＷＡＮＧ　Ｃｈｅｎｇｃｈｉ，ｅｔ　ａｌ．Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ　ａｎａｌ－

ｙｓｉｓ　ｏｆ　ｈｉｇｈ－ｓｐｅｅｄ　ｓｐｉｎｄｌｅ　ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ　ｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．Ｔｒｉｂｏｌｏ－

ｇｙ　Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ，２００５，３８（１）：５－１４．
［５］　张广辉，刘占生．薄膜节流器动静混合径向气体轴承性能

［Ｊ］．机械工程学报，２０１１，４７（３）：７３－８０．

ＺＨＡＮＧ　Ｇｕａｎｇｈｕｉ，ＬＩＵ　Ｚｈａｎｓｈｅｎｇ．Ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ　ａｎａｌｙｓｉｓ

ｏｆ　ｍｅｍｂｒａｎｅ　ｒｅｓｔｒｉｃｔｏｒ　ｈｙｂｒｉｄ　ｊｏｕｒｎａｌ　ｇａｓ　ｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．

Ｊｏｕｒｎａｌ　ｏｆ　Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ　Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１１，４７（３）：７３－８０．（ｉｎ

Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［６］　Ｂｅｌｆｏｒｔｅ　Ｇ，Ｚａｉｄｉ　Ｈ，Ｆｒｅｎｅ　Ｊ，ｅｔ　ａｌ．Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ　ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ

ｏｆ　ｆｌｕｉｄ　ｉｎｅｒｔｉａ　ｅｆｆｅｃｔｓ　ａｎｄ　ｓｔａｂｉｌｉｔｙ　ｏｆ　ｓｅｌｆ－ａｃｔｉｎｇ　ｇａｓ　ｊｏｕｒ－

ｎａｌ　ｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ　ｏｆ　Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，１９９９，１２１（４）：

８３６－８４３．
［７］　李锻能，张恩龙，马平．应用 Ｍａｒｃ分析气体静压轴承静态

性能［Ｊ］．润滑与密封，２００５，１７１（５）：４７－７９．

ＬＩ　Ｄｕａｎｎｅｎｇ，ＺＨＡＮＧ　Ｅｎｌｏｎｇ，ＭＡ　Ｐｉｎｇ．Ｓｔａｔｉｃ　ｐｅｒｆｏｒｍ－

ａｎｃｅ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ　ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｗｉｔｈ　ｍａｒｃ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａ－

ｔｉｏｎ　Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００５，１７１（５）：４７－７９．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［８］　于贺春，马文琦，王祖温，等．基于ＦＬＵＥＮＴ的径向静压气

体轴承的静态特性研究［Ｊ］．润滑与密封，２００９，３４（１２）：

７７－８１．

ＹＵ　Ｈｅｃｈｕｎ，ＭＡ　Ｗｅｎｑｉ，ＷＡＮＧ　Ｚｈｕｗｅｎ，ｅｔ　ａｌ．Ｒｅｓｅａｒｃｈ

ｏｎ　ｓｔａｔｉｃ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ　ｏｆ　ｒａｄｉａｌ　ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ　ｂｅａｒｉｎｇｓ　ｂａｓｅｄ

ｏｎ　ＦＬＵＥＮＴ［Ｊ］．Ｌｕｂｒｉｃａｔｉｏｎ　Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２００９，３４（１２）：

７７－８１．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［９］　孙雅洲，卢泽生，饶河清．基于ＦＬＵＥＮＴ软件的多孔质静

压轴承静态特性的仿真与实验研究［Ｊ］．机床与液压，

２００７，３５（３）：１７０－１７２．

ＳＵＮ　Ｙａｚｈｏｕ，ＬＵ　Ｚｅｓｈｅｎｇ，ＲＡＯ　Ｈｅｑｉｎｇ．ＣＦＤ　ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

ｗｉｔｈ　ＦＬＵＥＮＴ　ａｎｄ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ　ｓｔｕｄｙ　ｏｎ　ｔｈｅ　ｓｔａｔｉｃ　ｃｈａｒ－

ａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ　ｏｆ　ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ　ｐｏｒｏｕｓ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｍａｃｈｉｎｅ［Ｊ］．Ｔｏｏｌ

ａｎｄ　Ｈｙｄｒａｕｌｉｃｓ，２００７，３５（３）：１７０－１７２．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［１０］　李强，刘淑莲，郑水英，等．迷宫密封非线性动力特性的数

值计算方法［Ｊ］．浙江大学学报（工学版），２００９，４３（３）：

５００－５０４．

ＬＩ　Ｑｉａｎｇ，ＬＩＵ　Ｓｈｕｌｉａｎ，ＺＨＥＮＧ　Ｓｈｕｉｙｉｎｇ，ｅｔ　ａｌ．Ｎｕｍｅｒｉｃａｌ

ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｎｏｎｌｉｎｅａｒ　ｄｙｎａｍｉｃ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ　ｆｏｒ　ｌａｂｙ－

ｒｉｎｔｈ　ｓｅａｌｓ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ　ｏｆ　Ｚｈｅｊｉａｎｇ　Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ（Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ

Ｓｃｉｅｎｃｅ），２００９，４３（３）：５００－５０４．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［１１］　Ｈａｓｈｍｉｏｔｏ　Ｈ．Ｓｕｒｆａｃｅ　ｒｏｕｇｈｎｅｓｓ　ｅｆｆｅｃｔｓ　ｉｎ　ｈｉｇｈ－ｓｐｅｅｄ　ｈｙ－

ｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ　ｊｏｕｒｎａｌ　ｂｅａｒｉｎｇｓ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ　ｏｆ　Ｔｒｉｂｏｌｏｇｙ，

１９９７，１１９（４）：７７６－７８０．
［１２］　刘暾，刘育华，陈世杰．静压气体润滑［Ｍ］．哈尔滨：哈尔滨

工业大学出版社，１９９０．
［１３］　张恩龙．高速全支撑气体静压电主轴的承载特性研究

［Ｄ］．广州：广东工业大学，２００５．

ＺＨＡＮＧ　Ｅｎｌｏｎｇ．Ｌｏａｄ　ｐｒｏｐｅｒｔｙ　ｓｔｕｄｙ　ｏｆ　ｈｉｇｈ　ｓｐｅｅｄ　ｍｏ－

ｔｏｒｉｚｅｄ　ｓｐｉｎｄｌｅ　ｏｎ　ｆｕｌｌ　ｓｕｐｐｏｒｔ　ａｅｒｏｓｔａｔｉｃ　ｂｅａｒｉｎｇ［Ｄ］．

Ｇｕａｎｇｚｈｏｕ：Ｇｕａｎｇｄｏｎｇ　Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ　ｏｆ　Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，２００５．
（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

０８４


