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保护轴承系统中弹性环不同安装位置

对转子跌落后动力学响应的影响

朱益利，金超武，徐龙祥
（南京航空航天大学 机电学院，南京２１００１６）

摘　　　要：针对磁悬浮轴承系统中通常需要一套保护轴承作为磁悬浮轴承失效后转子的临时支撑，转子

跌落后将产生的巨大冲击和振动这一问题，提出将弹性环分别安装于转子和保护轴承外圈两种不同位置来

缓冲转子跌落所带来的冲击和振动．针对两种位置建立转子跌落的动力学模型，并对所建立的模型进行数值

仿真计算，主要分析对比了安装位置不同对转子跌落后碰撞力、轴心轨迹和保护轴承内圈转速的影响．在理

论分析的基础上，进行了相应的试验研究．仿真和试验结果表明：将弹性环安装于转子上更能有效地减小转

子跌落后的振动幅度和冲击力．
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ｄｙｎａｍｉｃ　ｍｏｄｅｌ

　　主动磁悬浮轴承相比于传统轴承具有无机械
摩擦和磨损、较低的工作能耗和噪声、不需润滑和

密封系统以及长寿命等优越性能［１］．近些年来已
在航空领域得到了应用，采用磁悬浮轴承取代传
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统滚动轴承的发动机称为“多电发动机”，它是以
传统航空燃气涡轮发动机为基础，装配主动磁悬
浮轴承、内置一体化起动机／发电机、分布式电子
控制系统、电动燃油泵和电力作动器等新部件和
系统的一种新型航空发动机［２］．然而，磁悬浮轴承
系统仍需一套保护轴承去消除由于转子跌落所造

成的对整个系统的破坏．目前磁悬浮系统中多采
用滚动轴承作为保护轴承，然而转子跌落所带来
的巨大振动和冲击力往往超出滚动轴承所能承受

的极限．
随着磁悬浮轴承的广泛应用，国内外学者始

终没有停止过对保护轴承的研究，主要集中在转
子跌落后的动力学研究［３－６］，发热研究［７］，实验研
究［８］以及新型保护轴承［９］等几个方面．而新型保
护轴承主要集中在保护轴承弹性阻尼器的研究

上．文献［７］在保护轴承外圈设计了挤压油膜阻尼
支承结构，此阻尼器需要润滑油，而磁悬浮轴承常
用于无油场合，极大地限制了此种阻尼器的应用．
文献［１０］选用碳纤维层作为转子与保护轴承内圈
之间的缓冲层，并运用 ＭＳＣ．Ｄｙｔｒａｎ有限元分析
软件对转子跌落在滚动轴承上的瞬态动力学过程

进行了仿真，结果显示安装碳纤维层可以使滚珠
与套圈之间的最大等效应力由５００ＭＰａ降至２００
ＭＰａ，但由于碳纤维层的刚度较小，导致转子跌落
后容易破环磁悬浮轴承的定子结构，且未考虑摩
擦系数对整个跌落过程的影响，所以此结构尚未
得到应用．文献［１１］设计了由外支承环、压缩层、
弹性阻尼材料和内支承环四部分组成的弹性阻尼

器，弹性阻尼器起到吸收冲击能量和减少转子振

动的作用，文献中仅提到具有较好的效果，而未公
布具体的实验数据和技术细节．
将弹性环装在保护轴承系统中的不同位置，

一种将弹性环安装在转子上，另一种将弹性环安
装在保护轴承外圈与轴承座之间．弹性环安装在
保护轴承外圈与轴承座之间对转子跌落后动力学

响应的影响已另文发表［１２］，分析结果表明安装弹
性环能有效地减小转子跌落后所带来的冲击力和

振动．本文着重进行两种安装位置的对比研究，因
此在理论建模过程中主要突出两者的区别．最后
针对两种不同安装位置进行了跌落试验研究，验
证理论分析的结果．

１　结构简介

图１为主动磁悬浮轴承系统的结构简图，当
磁悬浮轴承正常工作时，转子由径向和轴向磁悬
浮轴承支撑，电机驱动转子高速旋转，此时与保护
轴承无接触，而一旦磁悬浮轴承失效，转子将跌落
到安装于系统两端的保护轴承上．
以左端为例，弹性环装在系统中不同位置的

结构如图２所示，结构“Ａ”为弹性环装在转子上，
结构“Ｂ”为弹性环装在保护轴承的外圈与轴承座
之间．由于弹性环的刚度相对较小，为了防止转子
跌落后破坏磁悬浮轴承及高速电机的定子，两种
结构中，在弹性环的安装位置处均设有５０μｍ的
限位间隙ｓ，即当弹性环的变形超过ｓ时，结构
“Ａ”中的套筒与转子之间或转子“Ｂ”中的保护轴
承外圈与轴承座之间将发生碰撞，进而起到限制
转子位移的作用．

图１　主动磁悬浮轴承系统结构简图

Ｆｉｇ．１　Ａｃｔｉｖｅ　ｍａｇｎｅｔｉｃ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｓｙｓｔｅｍ　ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
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图２　弹性环的不同安装位置

Ｆｉｇ．２　Ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ　ｍｏｕｎｔｉｎｇ　ｐｏｓｉｔｉｏｎｓ

ｏｆ　ｔｈｅ　ｅｌａｓｔｉｃ　ｒｉｎｇｓ

　　结构中所采用的弹性环是用高质量合金弹簧
钢条经精密冲压而制成，其结构如图３所示，圆周
上的波纹如同多个平衡弹簧，为环形配合零件提
供稳定的压紧力，并能起到减振和隔振的作用．

图３　弹性环结构图

Ｆｉｇ．３　Ｅｌａｓｔｉｃ　ｒｉｎｇ　ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

２　转子跌落动力学模型

由于实际运行中转子的旋转频率低于其一阶

弯曲固有频率（８１５Ｈｚ），因此可采用刚性转子［１０］

模型进行分析．转子水平放置，在此忽略转子所受
轴向力对其跌落后动力学特性的影响，仅考虑转
子所承受的径向力．根据图１的结构，可得到刚性
转子的受力模型如图４所示．其中Ｏ为转子的质
心位置；ｌａ，ｌｂ，ｌｓ分别为转子质心到径向磁悬浮轴
承定子中心，保护轴承和径向位移传感器之间的
水平距离；θｘ 和θｙ 分别为转子绕ｘ轴和ｙ轴旋转
的角位移；ｍｒ 为转子的质量；ω为转子旋转的角
速度；Ｆｃｘ和Ｆｃｙ分别为高速旋转时由于转子不平
衡所引起的沿ｘ和ｙ轴方向的离心力；当转子正
常悬浮时，保护轴承不工作，转子仅受到两端电磁
力（Ｆｘａ１，ｙａ１，ｘａ２，ｙａ２）的支撑作用，电磁力的大小可以
根据磁悬浮轴承的具体尺寸、电控系统参数并结
合转子实时振动位移和旋转角速度求得，具体求
解过程详见文献［１３－１５］；而磁悬浮轴承失效后，
作用于转子两端电磁力将消失，装于系统两端的
保护轴承将成为转子的临时支撑，由图２可知跌
落过程中套筒首先与保护轴承内圈碰撞，因此针
对转 子 而 言，将 受 两 端 套 筒 的 反 作 用 力
（Ｆｘｓ１，ｙｓ１，ｘｓ２，ｙｓ２）．
磁悬浮轴承失效后，为了分析转子跌落后的

一系列动力学响应过程，还需要建立保护轴承的
力学模型以及各部分之间的碰撞模型．以左端为
例，结构“Ａ”和结构“Ｂ”在弹性环的安装位置上存
在差别，为了分析方便，将两种结构的力学模型整
合到一起如图５所示，即所建立的计算模型中既

图４　刚性转子受力及几何模型

Ｆｉｇ．４　Ｆｏｒｃｅ　ａｎｄ　ｇｅｏｍｅｔｒｉｃ　ｍｏｄｅｌｓ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｒｉｇｉｄ　ｒｏｔｏｒ
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图５　转子跌落后的碰撞模型

Ｆｉｇ．５　Ｃｏｎｔａｃｔ　ｍｏｄｅｌ　ａｆｔｅｒ　ｒｏｔｏｒ　ｄｒｏｐ

包含结构“Ａ”又包含结构“Ｂ”．通过设定外弹性环
的径向刚度ｋｔｏ＝２×１０１０　Ｎ／ｍ，限制保护轴承外
圈径向振动自由度，来计算转子跌落到结构“Ａ”
上的动力学响应，而通过设定内弹性环的径向刚
度ｋｔｉ＝２×１０１０　Ｎ／ｍ，限制套筒径向振动自由度，
来计算转子跌落到结构“Ｂ”上的动力学响应．即
在计算过程中，两种结构的模型除了设定的内外
弹性环径向刚度不同外，其余参数均相同．所选坐
标系与磁悬浮轴承的布局一致，ｘ，ｙ方向均与竖
直方向成４５°．图中ｃｔｉ和ｃｔｏ分别为对应于结构
“Ａ”和结构“Ｂ”中弹性环的支撑阻尼；ｃｂ１为保护轴
承的支撑阻尼；ｋｂ１为保护轴承的实时支撑刚度；

ｍｓ，ｍｉ１和ｍｏ１分别为套筒、保护轴承内圈和外圈
的质量；ｒ１ 为套筒径向几何中心相对于轴承几何
中心的位移；ｘｓ１和ｙｓ１分别为套筒在保护轴承处
沿ｘ和ｙ方向的位移；ｘｉ１和ｙｉ１分别为保护轴承内
圈在ｘ和ｙ方向位移；ｘｏ１和ｙｏ１分别为保护轴承
外圈在ｘ和ｙ方向位移；Ｆｎ１和Ｆｔ１分别为套筒与
保护轴承内圈接触处的碰撞法向力和切向摩擦

力；Ｊｉ１，Ｊｓ 和Ｊｚ 分别为内圈，套筒和转子绕ｚ轴
的转动惯量；Ｏｉ１和Ｏｓ１分别为轴承内圈和套筒的
几何中心；Ｒｓ和Ｒｂ 分别为保护轴承位置处套筒
外圆和轴承内圈内孔的半径；Ｔｄ１为保护轴承作用
于内圈的摩擦力矩；α１ 为ｘ轴与法向碰撞力Ｆｎ１
方向的夹角，以顺时针方向为正；φｊ１为第ｊ个滚
珠相对于法向碰撞力Ｆｎ１的位置角，以顺时针方

向为正；θｉ１为内圈的角位移；δ１ 为套筒与内圈间
的碰撞接触深度．
根据转子的受力模型，可以列出转子的运动

学方程

ｍＤ̈ｘ＋ＧＤｘ＝ＡＦａ＋ＢＦｓ－Ｆｃ （１）

其中

ｍ＝ｄｉａｇ（ｍｒ，ｍｒ，Ｊ，Ｊ）

Ｄ＝ １
２ｌｂ

ｌｂ ０ ｌｂ ０
０ ｌｂ ０ ｌｂ
０　 １　 ０ －１
－

烄

烆

烌

烎１　 ０　 １　 ０

ｘ＝ （ｘｂ１，ｙｂ１，ｘｂ２，ｙｂ２）Ｔ

Ｇ＝

０ ０ 　０ ０
０ ０ 　０ ０
０ ０ 　０ ωＪｚ
０ ０ －ωＪｚ

烄

烆

烌

烎０

Ａ＝

　ζ ０ ζ 　０
　０ ζ ０ 　ζ
　０ ζｌａ ０ －ζｌａ
－ζｌａ ０ ζｌａ 　

烄

烆

烌

烎０

Ｂ＝

　１　 ０　 １ 　０
　０　 １　 ０ 　１
　０ ｌｂ ０ －ｌｂ
－ｌｂ ０ ｌｂ 　

烄

烆

烌

烎０
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Ｆａ＝ （Ｆｘａ１，Ｆｙａ１，Ｆｘａ２，Ｆｙａ２）Ｔ

Ｆｓ＝

ｃｔｉ（ｘｓ１－ｘｂ１）＋ｋｔｉ（ｘｓ１－ｘｂ１）＋Ｆｉ１
（ｘｓ１－ｘｂ１）
ｒｉ１

ｃｔｉ（ｙｓ１－ｙｂ１）＋ｋｔ（ｙｓ１－ｙｂ１）＋Ｆｉ１
（ｙｓ１－ｙｂ１）
ｒｉ１

ｃｔｉ（ｘｓ２－ｘｂ２）＋ｋｔｉ（ｘｓ２－ｘｂ２）＋Ｆｉ２
（ｘｓ２－ｘｂ２）
ｒｉ２

ｃｔｉ（ｙｓ２－ｙｂ２）＋ｋｔｉ（ｙｓ２－ｙｂ２）＋Ｆｉ２
（ｙｓ２－ｙｂ２）
ｒ

烄

烆

烌

烎ｉ２

Ｆｃ＝

ｍｒｅｒω２ｃｏｓ（ωｔ）＋ｍｒｇｘ
ｍｒｅｒω２ｓｉｎ（ωｔ）＋ｍｒｇｙ
烄

烆

烌

烎

０
０

式中Ｊ为转子绕ｘ 轴或ｙ轴的转动惯量；ζ为引
入的电磁力系数，当磁悬浮轴承正常工作时ζ＝
１，磁悬浮轴承失效后ζ＝０；ｅｒ 为转子的偏心距；

ｇｘ 和ｇｙ 分别为重力加速度在ｘ和ｙ轴方向上的
分量；ｘｂ１和ｙｂ１分别为转子在保护轴承处沿ｘ和

ｙ轴方向的位移；当安装在转子上的弹性环的变
形超过设定的限位间隙时，转子不仅受到内弹性
环的支撑反力，而且受到套筒的碰撞，Ｆｉ１和Ｆｉ２分别
为左端和右端的转子与套筒之间的法向碰撞力．
由于磁悬浮轴承闭环控制回路中的反馈信号

为传感器位置处的转子振动信号，因此计算式（１）
中的电磁力时，需要运用两端径向位移传感器处
的转子位移ｘｃ，ｘｃ＝（ｘｃ１，ｙｃ１，ｘｃ２，ｙｃ２）Ｔ．转子在位
移传感器位置处的位移与在保护轴承位置处的位

移存在如下转换关系

ｘｃ ＝Ｄ－１２ Ｄｘ （２）
式中

Ｄ２ ＝ １２ｌｃ

　ｌｃ ０ ｌｃ 　０

　０ ｌｃ ０ 　ｌｃ
　０　１　０ －１
－１　０　１ 　

烄

烆

烌

烎０
　　根据 Ｈｅｒｔｚ接触理论，转子与套筒之间的法
向碰撞力可以表示为［５］

Ｆｉ　ｑ ＝
Ｋｃｉδ１０／９ｉ　ｑ （１＋０．１２δｉ　ｑ）δｉ　ｑ ＞０
０ δｉ　ｑ ≤烅
烄

烆 ０
（３）

式中Ｋｃｉ为转子与套筒之间的接触刚度，δｉ　ｑ 为转
子与套筒之间的接触深度．

δｉ　ｑ ＝ｒｉ　ｑ－ｓ

ｒｉ　ｑ ＝ （ｘｓｑ－ｘｂｑ）２＋（ｙｓｑ－ｙｂｑ）槡 ２

下标ｑ等于“１”或“２”，分别表示系统左端或右端．
此外，安装时使弹性环产生一定的预变形，由

弹性环的弹性恢复力而产生的静摩擦力可以保证

在套筒与内圈碰摩过程中，转子与套筒之间不发
生相对滑动．因此磁悬浮轴承失效后整个转子系
统绕ｚ轴的转动方程可写成

（Ｊｚ＋２Ｊｓ）̈θｒ＝ （Ｆｔ１＋Ｆｔ２）Ｒｓ （４）
式中Ｆｔ２为右端套筒与保护轴承内圈之间的切向
摩擦力．
根据图４可以列出左端套筒的运动方程

ｍｓ̈ｘｓ１＋ｃｔｉ（ｘｓ１－ｘｂ１）＋ｋｔｉ（ｘｓ１－ｘｂ１）＝Ｆｘｓ１
ｍｓ̈ｙｓ１＋ｃｔｉ（ｙｓ１－ｙｂ１）＋ｋｔｉ（ｙｓ１－ｙｂ１）＝Ｆｙ｛ ｓ１

（５）
式中Ｆｘｓ１和Ｆｙｓ１分别为转子跌落后保护轴承内圈
作用于套筒上的法向碰撞力和切向摩擦力在ｘ
轴和ｙ轴方向上的分量之和．

Ｆｘｓ１ ＝－Ｆｎ１ｘｓ１－ｘｉ１ｒ１ ＋Ｆｔ１ｙｓ１－ｙｉ１ｒ１

Ｆｙｓ１ ＝－Ｆｎ１ｙｓ１－ｙｉ１ｒ１ －Ｆｔ１ｘｓ１－ｘｉ１ｒ

烅

烄

烆 １

（６）

式中

ｒ１ ＝ （ｘｓ１－ｘｉ１）２＋（ｙｓ１－ｙｉ１）槡 ２

　　套筒与内圈之间的碰撞力可以表示为

Ｆｎ１ ＝
Ｋｃδ１０／９（１＋０．１２δ１）δ１ ＞０
０ δ１ ≤烅
烄

烆 ０
（７）

式中Ｋｃ 为套筒与内圈之间的接触刚度；接触变
形δ１ ＝ｒ１－（Ｒｂ－Ｒｓ）．
当套筒与内圈之间存在相对滑动时，其切向

摩擦力可表示为

Ｆｔ１ ＝μｄＦｎ１ （８）
式中μｄ为滑动摩擦系数．而当套筒与内圈只发生
纯滚动时，其运动学关系为

θｒＲｓ＝θｉ１Ｒｂ （９）

　　仅左端发生纯滚动时，还需要结合转子和保
护轴承的动力学方程才能得到此时的切向摩擦

力．当右端也同时发生纯滚动时，还需要结合右端
的纯滚动运动学关系，四个方程联立才可求得切
向摩擦力，在此不细述．求出切向摩擦力后还需与
最大静摩擦力相比较，最终确定切向摩擦力
的值为

Ｆｔ１ ＞μｓＦｎ１ 转子将再次滑动，Ｆｔ１ ＝μｄＦｎ１
Ｆｔ１ ＜μｓＦｎ１ 转子保持滚动，烅
烄

烆 需联立方程求解

　　同样，安装在保护轴承外圈与轴承座之间的
弹性环的弹性恢复力所产生的静摩擦力限制了外

圈的旋转自由度．根据图４的力学模型，左端保护
轴承内、外圈的运动方程可以写成

ｍ１̈ｘ１＋ｃ１ｘ１＋ｋ１ｘ１ ＝Ｆ１ （１１）
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其中

ｍ１ ＝ｄｉａｇ（ｍｉ１，ｍｉ１，ｍｏ１，ｍｏ１，Ｊｉ１）

ｘ１ ＝ （ｘｉ１，ｙｉ１，ｘｏ１，ｙｏ１，θｉ１）Ｔ

ｃ１ ＝

　ｃｂ１ 　０ －ｃｂ１ ０ ０

　０ ｃｂ１ ０ －ｃｂ１ ０

－ｃｂ１ 　０ ｃｂ１＋ｃｔｏ ０ ０

　０ －ｃｂ１ ０ ｃｂ１＋ｃｔｏ ０

　０ 　

烄

烆

烌

烎０ ０ ０ ０

ｋ１ ＝
　ｋｂ１ｘ 　０ －ｋｂ１ｘ ０ ０

　０ 　ｋｂ１ｙ ０ －ｋｂ１ｙ ０

－ｋｂ１ｘ 　０ ｋｂ１ｘ＋ｋｔｏ ０ ０

　０ －ｋｂ１ｙ ０ ｋｂ１ｙ＋ｋｔｏ ０

　０ 　

烄

烆

烌

烎０ ０ ０ ０

Ｆ１ ＝ （－Ｆｘｂ１，－Ｆｙｂ１，Ｆｘｏ１，Ｆｙｏ１，Ｆｔ１Ｒｂ－Ｔｄ１）Ｔ

　　当装在轴承座中弹性环的变形超过所设定的
限位间隙时，保护轴承外圈将受到外弹性环的支
撑反力和轴承座的碰撞反力，Ｆｘｏ１和Ｆｙｏ１分别为
轴承座与保护轴承外圈之间的碰撞力沿ｘ和ｙ
轴方向的分量．

Ｆｘｏ１ ＝－Ｋｃｏδ１０／９ｏ１＋（１＋０．１２δｏ１＋）
ｘｏ１
ｘ２ｏ１＋ｙ２槡 ｏ１

Ｆｙｏ１ ＝－Ｋｃｏδ１０／９ｏ１＋（１＋０．１２δｏ１＋） ｙｏ１
ｘ２ｏ１＋ｙ２槡

烅

烄

烆 ｏ１

式中Ｋｃｏ为保护轴承外圈与轴承座之间的接触刚

度；δｏ１＋ ＝ ｘ２ｏ１＋ｙ２槡 ｏ１－ｓ，下标“＋”表示当δｏ１≤
０时，保护轴承外圈与轴承座不接触，接触弹性变
形为０；当δｏ１＞０时，接触弹性变形为δｏ１；Ｔｄ１为保
护轴承的摩擦力矩，计算过程见文献［１６］．
ｋｂ１ｘ和ｋｂ１ｙ分别为分解到ｘ 和ｙ 轴方向的保
护轴承实时支撑刚度，为了计算简便，假设在每次
套筒与内圈碰撞时总有一滚珠处在碰撞法向力的

正下方，则第ｊ个滚珠的变形量为（以顺时针方向
为正）

σｊ１ ＝ （ｘｉ１－ｘｏ１）ｃｏｓ（α１＋φｊ）＋
（ｙｉ１－ｙｏ１）ｓｉｎ（α１＋φｊ）－ｃｒ （１２）

式中

φｊ１ ＝
２π
Ｎ
（ｊ－１）

其中ｊ＝１，２，…Ｎ，Ｎ 为滚珠的个数；ｃｒ 为保护
轴承的径向游隙．
基于刚性套圈理论和 Ｈｅｒｔｚ接触理论，可以

推导出碰撞过程中分解到ｘ，ｙ轴两方向的保护
轴承实时支撑刚度

ｋｂ１ｘ
ｋｂ１（ ）ｙ ＝

３
２ｋｐ∑

Ｎ

ｊ＝１

（σｊ１）１／２＋
ｃｏｓ２（α１＋φｊ１）

ｓｉｎ２（α１＋φｊ１
烄

烆

烌

烎）
（１３）

式中ｋｐ为保护轴承的滚珠与其内外圈滚道的接
触刚度系数，可以根据 Ｈｅｒｔｚ接触理论，结合保护
轴承的几何参数和材料属性等可以求得［１５］．下标
“＋”表示当σｊ１≤０时，滚动体与滚道不接触，滚珠
接变形量为０；当σｊ１＞０时，滚珠变形量为σｊ１．

３　跌落动力学仿真分析

试验中选用同一滚动轴承和具有相同径向刚

度和阻尼的弹性环，即与建立的“Ａ”和“Ｂ”两个模
型中的轴承参数和弹性环支撑参数完全相同，进
而使得两种结构下的减振效果具有可比性．具体
参数如表１所示．

表１　仿真计算过程中所涉及到的主要参数

Ｔａｂｌｅ　１　Ｍａｉｎ　ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ　ｆｏｒ　ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

参数 数值

保护轴承的支撑阻尼ｃｂ１，ｃｂ２／（Ｎ·ｓ·ｍ－１） １　０００

保护轴承的径向游隙ｃｒ／（μｍ） ８

弹性环的支撑阻尼ｃｔｉ，ｃｔｏ／（Ｎ·ｓ·ｍ－１） ３００

保护轴承内径ｄｂ１，ｄｂ２／ｍｍ　 ２０

套筒在保护轴承处直径ｄｓ／ｍｍ　 １９．７５

转子的偏心距ｅｒ／μｍ　 ８

绕ｘ，ｙ轴转动惯量Ｊ／（ｋｇ·ｍｍ２） １６　１２０

保护轴承内圈转动惯量Ｊｉ１，Ｊｉ２／（ｋｇ·ｍｍ２） ３．４

套筒绕ｚ轴转动惯量Ｊｓ／（ｋｇ·ｍｍ２） ６．３

转子绕ｚ轴转动惯量Ｊｚ／（ｋｇ·ｍｍ２） ３８０

弹性环的支撑刚度ｋｔｉ，ｋｔｏ／１０７（Ｎ·ｍ－１） １．３

碰撞接触刚度Ｋｃｉ，Ｋｃ，Ｋｃｏ／１０９（Ｎ·ｍ－１０／９） ２．２

径向磁悬浮轴承距转子质心距离ｌａ／ｍｍ　 １１６

保护轴承距转子质心距离ｌｂ／ｍｍ　 １６３

传感器距转子质心距离ｌｓ／ｍｍ　 ９０

保护轴承内圈质量ｍｉ１，ｍｉ２／ｇ　 ２４

保护轴承外圈质量ｍｏ１，ｍｏ２／ｇ　 ３７

转子的质量ｍｒ／ｋｇ　 ２．１４

套筒的质量ｍｓ／ｇ　 ５０

保护轴承内圈内孔半径Ｒｂ／ｍｍ　 １０

套筒外圆半径Ｒｓ／ｍｍ　 ９．８７５

限位间隙ｓ／μｍ　 ５０

滑动摩擦系数μｄ ０．１

最大摩擦系数μｓ ０．２

保护轴承滚珠个数Ｎ　 ９
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　　假定当转子的不平衡相位与ｘ 轴方向成

１３５°时（以顺时针方向为正），磁悬浮轴承失效．首
先计算磁悬浮轴承正常工作时的转子运动状态，
磁悬浮轴承失效后，将跌落前一刻计算得到的转
子振动位移和速度作为跌落后仿真的初始条件，
再对动力学方程（１），（４）～（５）和（１１）积分计算即
可得到转子跌落后的转子、套筒和轴承内外圈的
动力学响应．
在转子初始旋转频率为２００Ｈｚ情形下，磁悬

浮轴承失效后０～０．２ｓ，左端保护轴承内圈所受
的法向碰撞力，如图６所示．可以看出，结构“Ａ”
缓冲转子跌落后的冲击力效果更好，其最大碰撞
力较结构“Ｂ”减少了约２０％，碰撞力均值减小了
约２５％．

图６　转子跌落后内圈所受法向碰撞力

Ｆｉｇ．６　Ｎｏｒｍａｌ　ｃｏｎｔａｃｔ　ｆｏｒｃｅ　ａｃｔ　ｏｎ　ｔｈｅ　ｉｎｎｅｒ　ｒａｃｅ

ａｆｔｅｒ　ｒｏｔｏｒ　ｄｒｏｐ

磁悬浮轴承失效前（０～０．１ｓ）和失效后（０～
０．２ｓ）内，左端保护轴承对应处转子的轴心运动轨
迹如图７所示，对比图７（ａ）与图７（ｂ）可以看出，

结构“Ａ”的减振效果较好，磁悬浮轴承失效后，转
子的振动幅值较小，几次碰撞后，转子很快就在保

护轴承底部来回振荡，进而降低了转子发生涡动
的可能性．

图７　仿真所得左端转子轴心轨迹

Ｆｉｇ．７　Ｒｏｔｏｒ　ｏｒｂｉｔ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｌｅｆｔ　ｅｎｄ　ｏｂｔａｉｎｅｄ

ｆｒｏｍ　ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

磁悬浮轴承失效后，左端保护轴承内圈的转
速随着时间的变化曲线如图８所示．可以看出，由
于保护轴承内部摩擦阻力距的作用使得内圈在升

图８　仿真所得的内圈转速

Ｆｉｇ．８　Ｉｎｎｅｒ　ｒａｃｅ　ｒｅｖｏｌｖｉｎｇ　ｓｐｅｅｄ　ｏｂｔａｉｎｅｄ

ｆｒｏｍ　ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ
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速过程中存在一定的波动．选用结构“Ａ”时，转子
跌落后内圈的升速相对较慢，主要由于此结构使
得保护轴承内圈所受到的碰撞力较小，产生较小
的切向摩擦力，进而导致较小的驱动摩擦力矩．但
由于轴承内圈的转动惯量很小，内圈转速在极短
时间内便达到最大值，使得两种结构下内圈的加
速过程差别很小．

４　跌落试验验证

图９为试验中所用到的安装部件，针对不同
的结构选用不同的套筒、轴承座和弹性环进行跌
落实验．装在端盖上的两个光纤传感器分别用于
测量保护轴承内圈和保持架的转速．

图９　试验台的相关部件

Ｆｉｇ．９　Ｒｅｌｅｖａｎｔ　ｐａｒｔｓ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ　ｒｉｇ

图１０为试验装置，转子的振动位移由磁悬浮
轴承系统中的电涡流传感器测得，内圈的转速由
光纤传感器测得，运用Ｌａｂｖｉｅｗ采集卡对整个跌
落过程中的各路信号进行采集，采集后的数据通
过 ＭＡＴＬＡＢ提取处理．通过加不平衡螺钉给转
子以偏心量．理论仿真时，假定转子的不平衡相位

图１０　试验装置

Ｆｉｇ．１０　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ　ｆａｃｉｌｉｔｙ

与ｘ轴成１３５°时，磁悬浮轴承失效．为了与仿真
的初始状态相对应，在１３５°相位处安装一个光纤
传感器来检测不平衡螺钉的位置，当螺钉经过光
纤传感器位置时，传感器输出触发信号给８９Ｃ５１
单片机模块，将所有的绝缘栅双极晶体管（ＩＧＢＴ）
的驱动信号拉低，切断所有磁悬浮轴承线圈的供
电，从而达到固定相位跌落的目的．
分别在选用结构“Ａ”和结构“Ｂ”的实验台上

进行了１０次跌落实验，由于轴承和结构安装等一
些非线性因素影响，每次跌落后的轴心轨迹均不
完全相同，但是转子的振动范围和振动幅值基本
相同，而内圈的升速过程基本相同，只给出其中一
次跌落后的轴心轨迹和内圈速度对比图．当转子
的旋转频率为２００Ｈｚ时，磁悬浮轴承失效前０．１ｓ
和失效后０．２ｓ内转子的轴心轨迹如图１１所示，

图１１　试验所得左端转子轴心轨迹

Ｆｉｇ．１１　Ｒｏｔｏｒ　ｏｒｂｉｔ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｌｅｆｔ　ｅｎｄ　ｏｂｔａｉｎｅｄ

ｆｒｏｍ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ
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从轨迹可以看出结构“Ａ”的减振效果略优于结构
“Ｂ”．与理论计算结果相比，实验测得的不同结构
的减振趋势一致，但振幅均较大，究其原因可能
有：①开关管关断后，线圈中的电流有一个续流的
过程，此时转子仍受一定的电磁力作用；②理论计
算模型是理想模型，建立在许多假设基础上的，且
没有考虑实际的加工和装配问题；③数次碰撞后
对转子和保护轴承可能已经造成了损伤；④其他
的一些测试误差和信号干扰等．
转子在旋转频率为２００Ｈｚ跌落后，光纤传感

器所测得的保护轴承内圈升速过程如图１２所示．
可以看出，选用结构“Ａ”，内圈的升速过程较长，
即内圈相应的角加速度相对较小，与理论计算基
本一致．保护轴承内圈受到转子的切向摩擦力使
得内圈升速，而在内圈升速的过程中，内圈与转子
之间存在切向速度差，此时根据库仑摩擦定律，可
以近似认为内圈所受切向摩擦力较低时，其所受
的法向冲击力也较小．进而可以判定结构“Ａ”在
转子跌落后，保护轴承内圈所受的切向摩擦力和
法向冲击力均较小．

图１２　试验测得的内圈转速

Ｆｉｇ．１２　Ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｓｐｅｅｄ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｉｎｎｅｒ　ｒａｃｅ　ｏｂｔａｉｎｅｄ

ｆｒｏｍ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ

５　结　论

１）为更有效地减小转子跌落过程中对保护

轴承的冲击与振动，本文对比分析了弹性环安装
于不同位置对转子跌落后动力学响应的影响．在
建立详细的转子动力学模型、碰撞模型和保护轴
承动力学模型的基础上，对转子跌落过程进行了
数值仿真分析，结果表明：将弹性环安装在转子上
的减振效果更好．
２）在转子旋转频率为２００Ｈｚ时，对选用不
同结构的磁悬浮轴承系统进行了跌落试验，试验

结果进一步验证了理论分析的正确性．
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