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突加不平衡下弹性环挤压油膜阻尼器
减振性能实验
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摘　　　  要：    为了研究在瞬态冲击（突加不平衡）下弹性环挤压油膜阻尼器 (elastic ring squeeze film damper,

ERSFD)对转子系统突增振动的抑制效果，设计并搭建带 ERSFD的转子动力学实验台，开展突加不平衡动力

学实验，获取阻尼器供油和不供油下转子系统升速及降速过程中的振动响应规律。结果表明 ERSFD供油后

有效地抑制了突加不平衡引起的瞬态响应，降低了突加不平衡引起的额外振动 74.39%，同时抑制了转子经过

临界转速的基频振动（幅值最大降低了 62.18%）；ERSFD供油后会在转子系统中引入额外的刚度和阻尼，其综

合效果表现为转子的临界转速较 ERSFD不供油的状态下，1阶临界转速降低 2.39%。
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Abstract:   In order to study the suppression effect of elastic ring squeeze film damper （ERSFD） on
vibration of rotor system under transient impact （sudden unbalance），  the rotor dynamics experiment rig
with ERSFD was designed and assembled to carry out the experiment of sudden unbalance and obtain the
experimental results of the spectrum response at the speed up and down of the rotor under oil free and oil
supply states. Results showed that ERSFD can effectively suppress the fundamental frequency vibration at
the critical speed and transient response caused by sudden unbalance， and reduce the vibration amplitude
at  critical  speed  and  additional  vibration  by  62.18%  and  74.39%  respectively；  the  combined  effect
indicated that the first  critical speed of the rotor was 2.39% lower than that of the ERSFD oil free when
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additional stiffness and damping were introduced into the rotor system.

Keywords:   sudden unbalance；elastic ring squeeze film damper；transient response；
critical speed；vibration suppression

 

高速运转的航空发动机转子-轮盘-叶片结构

往往会由于发动机叶片断裂导致突加不平衡，此

时转子会产生相当大的瞬态冲击载荷经过机匣传

递至机舱。美国航空管理局规定[1] 航空发动机均

要通过突加不平衡测试，即在发生叶片飞失后在

一定时间内（根据发动机具体型号）仍能安全工作

而不发生灾难性事故。为了提高发动机稳定和安

全性，抑制突加不平衡时峰值振动，会对发动机

某些支点位置加装挤压油膜阻尼器 （squeeze film
damper, SFD），并与弹性支承配合装配，该装置可

以显著降低转子突加不平衡时的振动峰值，确保

发动机平稳地继续工作。

弹性环挤压油膜阻尼器（ERSFD，后文也简称

阻尼器）是一种发动机结构中用于减振抑振的装

置，弹性环将阻尼器内环（一般是轴承）和阻尼器

外环（一般指轴承室）之间的油膜分割成内外两层，

弹性环可以在外部载荷（转子外传力）下产生变形

从而自适应地调节内外油膜厚度，所以大大降低

了高载荷下油膜力非线性，同时 ERSFD结构相对

紧凑，在航空发动机中得到了很好的应用。

在转子突加不平衡研究方面：Zhang等 [2] 针

对 PSFD （多孔 SFD）  支承地 Jeffcott转子开展了

突加不平衡响应的研究，验证了 PSFD可以稳定

工作在突加不平衡条件下；Tyapin等 [3] 在优化目

标函数过程考虑叶片丢失的突加不平衡因素对某

型喷气发动机结构进行了初步设计优化研究；

Ramanadham等 [4] 提出多种仿真方法研究叶片飞

失下机匣包容性能，仿真研究并证明转子不平衡

对叶片飞失影响十分显著； Roy等 [5] 以燃气轮机

为研究对象，将叶片飞失视为厚度随转速减小的

弹性 Timoshenko梁，获得突加不平衡导致瞬态响

应的解析解，结果表明梁的厚度分布对突加不平

衡响应有重要影响；何文博等[6] 针对带传统挤压

油膜阻尼器的双盘转子开展了突加不平衡响应实

验并且仿真验证模型正确性，探究了系统及油膜

参数的影响，结果表明在突加不平衡下油膜间隙

与振动响应呈正相关，油膜长度与振动响应呈负

相关，而支承刚度比与振动响应关系不确定；李

超、刘棣等 [7-8] 研究了转子突加不平衡下阻尼支

承结构的安全性，提出一种可以大幅降低突加不

平衡引起的支点动载荷的设计规则，最大限度保

证结构安全；Xia等 [9] 对不同突加不平衡响应参

数转子启动过程瞬态响应进行了研究，为实现转

子自身不平衡量的识别提供了一种新途径； Wang
等[10] 建立了双转子-叶片-机匣动力学模型，数值

计算了突加不平衡下转子振动位移和机匣振动加

速度响应变化，证明静叶与转子发生碰摩会约束

转子瞬态振动幅值，且机匣加速度响应对振动的

高频分量更敏感； Zhang等 [11] 针对悬臂转子突加

不平衡动力学特性进行了仿真研究，结果表明突

加不平衡会导致瞬时冲击载荷，同时伴随不平衡

引起的转子振动。

在 ERSFD的研究方面，Wang等 [12] 建立了考

虑 Greenwood-Williamson接触力的 ERSFD分析

模型，并与其他模型对比验证了提出模型的准确

性；2019年 Han等求解 Reynolds方程计算油膜压

力，然后通过有限元法计算了弹性环变形，最后

数值求解动力学方程，利用该思路研究了 ERSFD
支承的转子动力学特性，随后 2020年提出一种半

解析法分析 ERSFD支承的转子系统动力学特性，

并将数值模拟和实验进行对比，证实了该方法在

保证计算精度后大大提高计算效率[13-14]；Chen等[15]

采用半解析法计算弹性环变形并将 ERSFD应用

在螺旋锥形齿轮支承；Lu等[16] 实验研究了 IERSFD
（整体式 ERSFD） 对齿轮系统振动的抑制性能并

取得了较好的效果；李岩等[17] 研究了弹性环凸台

配合关系对 ERSFD减振效果的影响，结果表明内

凸台采用间隙配合时阻尼器减振效果最好，外凸

台对阻尼器减振效果没影响；赵璐等[18] 实验研究

了 ERSFD减振效果，结果表明 ERSFD油膜不会

显著改变转子模态且减振效果明显；Zhao等 [19]

对 ERSFD支承的转子系统稳态不平衡响应进行

了研究，对比数值计算与实验结果，相对误差小

于 15%，认为轴颈偏心较小时可以认为 ERSFD是

线性单元。

为了掌握 ERSFD对突加不平衡的振动抑制

效果，补充 ERSFD突加不平衡实验研究，量化性

能指标，本文设计搭建了带 ERSFD的转子弹性支

承系统实验台，在该实验装置实现了突加不平衡

过程，获得 ERSFD阻尼器-转子系统在发生突加
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不平衡时振动响应的变化；对比阻尼器无油和供

油时转子振动幅值，研究 ERSFD对突加不平衡瞬

态冲击振动的抑制效果，为 ERSFD在航空发动机

中的应用提供技术支持。

 1    实验装置描述

 1.1   实验测试台架描述

本文设计了四轮盘（外径均为 340 mm、厚度

均为 50 mm）单跨转子实验台，总跨距为 1 060 mm，

具体装配示意图如图 1所示。该实验台主要包括

转子-支承系统和附属系统（驱动控制、油路、数

据采集）。根据图 1所示，转子采用两端鼠笼弹性

支承方式，为了后续描述方便，此处规定靠近驱

动电动机的支承端为 A端（1#、2#），而另一侧为

B端（3#、4#）。转子上 4个轮盘由 A端至 B端分

别编号 No.1、No.2、No.3和 No.4，每个轮盘周向

均匀布置 36个平衡孔，用来安装质量块，轮盘通

过锥套与转子进行装配，模拟突加不平衡的质量

块安装于 No.4轮盘上。两端是箱体轴承座，每个

轴承箱体有一个竖直肋板，上边用于固定鼠笼弹

支或刚性阻尼盘，深沟球轴承内环与转子过盈配

合，外环与鼠笼过盈装配，并搭配防止轴承轴向

窜动的挡环。本次实验采用的是功率为 55 kW
的三相同步电动机作为驱动源，通过增速齿轮箱

向转子传输扭矩，增速齿轮箱增速比为 13；为了

避免电动机影响转子振动，转子与电动机采取柔

性连接，通过变频器对转子转速进行控制，其中

～220 V为计算机与前置器供电，24 V直流电源

（-DC）为激光测速传感器供电，～380 V为驱动系

统与供油系统供电。
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图 1    ERSFD-转子动力学实验台

Fig. 1    ERSFD-rotor dynamics experiment rig
 

实验台包括两条供油油路，一条油路给滚动

轴承供油，确保轴承的润滑和安全工作温度；一

条油路给 ERSFD供油，其中 ERSFD采用双孔供

油，实际安装见图 2所示。两支供油孔相距 180°，

滑油是 15号航空液压油，为了控制和监测阻尼器

供油压力，在油泵与阻尼器之间加装压力表和压

力调节阀。

表 1给出了 15号航空液压油主要参数。

实验过程中监测转子转速和径向振动位移，

图 1的实验台示意图给出了传感器布置位置。其

中光电测速传感器在前轴承座附近，图 1中右下

角子图给出了位移传感器布置的角度，两支位移

传感器互成 90°进行布置。如图 3所示，图 3 （a）

是光电测速传感器，固定置于转子一侧，探头截

面与转子表面平行；图 3 （b）和图 3 （c） 分别给出

了 A端（1#、2#）和 B端（3#、4#）传感器的布置照
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片，其中每端两个传感器，布置角度互成 90°；通
过固定在轴承箱侧面盖板上的角铁支架实现对转

子径向位移的监测。光电测速传感器由直流电源

供电，直接与采集设备连接，位移传感器通过前

置器供电，然后与采集设备相连，共同记录转子

转速和振动位移信息。

 1.2   ERSFD实验件描述

突加不平衡实验中 ERSFD安装于 B端，A端

无阻尼器，图 4和图 5分别给出了阻尼器装配示

意图和实物图，鼠笼弹支自身作为阻尼器外环，

内部配合套装的刚性阻尼盘作为阻尼器内环，内

外环之间安装弹性环，且通过两个止旋螺钉固定

弹性环防止其周向蹿动，弹性环周向相邻内外凸

台沿轴向分布 2个油孔，用于连通内外油膜。转

子传力路径见图 4中红色箭头。

弹性环挤压油膜阻尼器详细参数见表 2。
阻尼器半径间隙为 1.32 mm，阻尼器有效油

 

ERSFD供油
轴承供油

图 2    挤压油膜阻尼器和轴承供油管路照片

Fig. 2    Photograph of oil supply for squeeze film

damper and bearings
 

 

(c) 3#与4#电涡流位移传感器

图 3    传感器布置照片

Fig. 3    Photograph of sensors assembling
 

 

(a) 光电测速传感器

(b) 1#与2#电涡流位移传感器
 

 

鼠笼

阻尼器外环

阻尼器内环

转子弹性环

轴承

图 4    阻尼器-鼠笼弹性支承结构图

Fig. 4    Structure diagram of elastic supporting of

damper-squirrel cage
 

 

表 1    15号航空液压油主要参数

Table 1    Principal parameters of 15# aviation hydraulic oil

参数 数值

ρ/ m3密度 （kg/ ） 872

µ/动力黏度 （Pa·s） 0.019 5
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膜长度为 24 mm，内外油膜厚度相同均为 0.16 mm，

实验过程供油压力 0.3 MPa，弹性环厚度为 1 mm，

内外凸台数量均为 6，宽度均为 6 mm，内外凸台

高度与内外油膜厚度相同，为 0.16 mm。

 2    突加不平衡实验

为了模拟实现叶片飞失突加不平衡效果，在

实验转子编号 No.4轮盘（靠近 B端）0°和 180°相
位（从实验台 B端向 A端看）布置质量相同的质量

块（均为 5.47 g），见图 1所示，0°位置的质量块通

过螺栓固定在轮盘上，180°质量块通过双组分环

氧树脂黏结剂固定于轮盘上，两个位置不平衡量

相等，均为 930 g·mm，可参见图 6，转子逆时针旋转。
  

0°

旋转方向
螺栓固定

90° 270°

周向平衡孔

180°

双组分环氧树脂
黏结剂固定

图 6    No.4轮盘突加不平衡示意图（从 B端方向看）

Fig. 6    Sketch of sudden unbalance on No.4 disk

（from view of B end）

ω

m r

ω

转子转速为 （单位为 rad/s），固定的质量块

质量为 （单位为 kg），质量块的向心半径为 （单

位为 m），转子达到一定转速 时质量块所受离心

力为

F = mω2r （1）

X

s

对于双组分环氧树脂黏结剂来说，黏结剂切

向黏结强度为 （单位为 Pa），黏结剂与不平衡质

量块的黏结面积为 （单位为 m2），质量块在黏结

剂固定下，能承受的最大剪力载荷为

Fmax = Xs （2）

所以当

F > Fmax （3）

m质量块会飞出，此处 =5.47×10−3 kg，经过计

算得知本次实验当转子转速达到 2 800 r/min （约
为 293 rad/s）质量块飞出，实现瞬时突加不平衡。

当黏结剂固化 24 h再进行实验，实验时阻尼器首

先不供油，采集升速过程转子振动位移，运行至

质量块飞出；然后去除黏结剂清理黏贴表面，重

新将原质量块固定在原位置，对阻尼器供油再进

行同样的升速实验，获取转子振动响应。

 3    阻尼器无油时突加不平衡振动响应
分析

为了研究突加不平衡效应对转子振动幅值影

响规律以及当前设计在突加不平衡响应下能否安

全运行，在安装 ERSFD后不供油开展转子升速实

验，获得频响和振幅数据。

 3.1   频响分析

分别提取转子 B端两个测点在 1阶临界转速

和最高转速（2 910 r/min） 处的转子振动数据频域

分析结果，如图 7 所示，由图可知，最高转速处由

于突加不平衡引起的额外基频（1×）振动幅值远

高于 1阶临界转速的振幅，实验过程 2倍频（2×）、
3倍频（3×）成分不明显，保证了突加不平衡实验

的控制变量准确性。

在阻尼器无油状态下开展突加不平衡实验较

危险，由于基频振动幅值剧增至 300 µm以上，接

近 ERSFD最大间隙为 320 µm，所以升速暂停被

迫降速，获取最高转速 2 910 r/min时突加不平衡

引起的附加振动。

 3.2   振动响应分析

实验过程中采集转子升速过程振动曲线，由

于挤压油膜阻尼器安装在 B端，由于 B端 y方向

 

止旋螺钉

通油小孔

外凸台

图 5    弹性环挤压油膜阻尼器装配示意图

Fig. 5    Assembling sketch of elastic ring squeeze film damper
 

 

表 2    挤压油膜阻尼器参数

Table 2    Squeeze film damper parameters

参数 数值

阻尼器内环直径/mm 106.6
油膜长度/mm 24

供油压力/MPa 0.3

内（外）油膜厚度/mm 0.16（0.16）

弹性环厚度/mm 1

内（外）凸台高度/mm 0.16（0.16）

内（外）凸台数量 6（6）

内（外）凸台宽度/mm 6（6）
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数据振动峰值较大，所以对 y方向振动数据进行

对比分析。为了探究突加不平衡对转子振动有何

影响，将实验获得的基频振动幅值绘制成全转速

曲线，见图 8所示。

由图 8可知，阻尼器无油状态下转子转速从

0 r/min升至近 2 700 r/min，由于转子自身平衡状

态较好，因此在升速过程中临界转速处未出现明

显振动峰值；在转速升至 2 800 r/min左右时质量

块飞出，此时转速未明显增高，但是基频振动幅

值由于不平衡量的突然增大而迅速增加到 100 µm

左右；而后转子在该大不平衡量下随着转速的升

高基频振动幅值急剧增加至 300 µm以上，触发振

动过大报警而停止升速，所以达到最高转速 2 910

 r/min时开始降速，随着转速下降，振幅急剧降低，

在降速过程中经过 1阶临界转速（2 419 r/min）时，

由于不平衡量的增大而再次增高至 50 µm；因此

降速过程中振动明显高于升速过程中振动幅值。

 4    阻尼器供油时突加不平衡下ERSFD
减振效果分析

为了研究突加不平衡效应下，ERSFD的减振

效果，在相同实验条件下对阻尼器进行供油，获

得频响和振动变化曲线，并且与文中第 3节的阻

尼器无油数据进行对比，量化 ERSFD对突加不平

衡振动抑制效果。
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(b) 1阶临界y方向
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图 7    阻尼器无油时转子典型转速处基频振动幅值

Fig. 7    Fundamental frequency vibration amplitude at typical speeds of rotor with damper oil free
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图 8    阻尼器无油时转子基频振动幅值变化

Fig. 8    Variation of fundamental frequency vibration amplitude

of rotor with damper oil free
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 4.1   频响分析

由于阻尼器供油后发现升速过程突加不平衡

振幅并没有显著增加，获得转子在 1阶临界转速

基频振动以及后边突加不平衡引起的附加振动频

域分析结果，如图 9所示给出了阻尼器供油时 1

阶临界转速与突加不平衡时 B端 x方向和 y方向

基频振动幅值，由图可知突加不平衡引起的附加

振动在 3 020 r/min附近达到峰值，对比阻尼器无

油时振动峰值明显很小。
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图 9    阻尼器供油时转子典型转速处基频振动幅值

Fig. 9    Fundamental frequency vibration amplitude at typical speeds of rotor with damper oil supply
 

 4.2   振动响应分析

将阻尼器供油时转子振动幅值绘制成全转速

曲线如图 10。
根据图 10转子全转速振动结果可知，阻尼器

供油后，阻尼器内外环形成双层挤压油膜，突加

不平衡之前振动幅值小且平稳，在转速达到

2 800 r/min左右时质量块飞出，接着转速继续增

加，由于突加不平衡导致 2阶临界转速（3 020 r/min）
的振动峰值急剧增加，此时振动幅值较小并未触

发系统报警，通过 2阶临界转速后振动下降但是

幅值仍高于突加不平衡之前振动，达到最高转速

3 530 r/min后降速，由于突加不平衡导致转子通

过 1、2阶临界转速时振动峰值很高，峰值振动达

到 94 µm，安装 ERSFD后转子突加不平衡引起的
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图 10    阻尼器供油时转子基频振动幅值变化

Fig. 10    Variation of fundamental frequency vibration amplitude

of rotor with damper oil supply
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振动峰值降低至阻尼器无油时振动幅值的 1/3还

要多，证明了 ERSFD对转子突加不平衡响应的抑

制作用较强，在 ERSFD合理设计装配下可以保证

转子在发生叶片飞失的突加不平衡时安全低振动

运行。对比阻尼器不供油的实验数据，可以发现

在除临界转速和突加不平衡处之外其他转速时，

ERSFD并未体现出较强减振能力。

 4.3   减振效果分析

将上述识别的频域结果振幅总结在表 3和

表 4，对应突加不平衡后转子降速过程中 1阶临

界处振动结果。
 
 

表 3    阻尼器无油与供油时 1阶临界转速处基频振幅

Table 3    Fundamental frequency vibration amplitude at first

critical speed of the damper with oil free and supply

实验条件
1阶临界转速处基频振动幅值/µm

x方向 y方向

阻尼器无油
（转速为 2 419 r/min） 31.2 46.2

阻尼器供油
（转速为 2 361 r/min） 11.8 23.4

 
 

表 4    阻尼器无油与供油时突加不平衡处基频振幅

Table 4    Fundamental frequency vibration amplitude at

condition of sudden unbalance for the damper with oil

free and supply

实验条件
突加不平衡引起额外基频振动幅值/µm

x方向 y方向

阻尼器无油
（转速为 2 910 r/min） 304.6 302.2

阻尼器供油
（转速为 3 020 r/min） 78.0 94.0
 
 

根据表 3与表 4中数据可以简单量化 ERSFD
减振效果，采用如下方式：

η =
ufree−usupply

ufree
×100% （4）

η ufree

usupply

式中 为阻尼器减振效果百分比，单位为 %； 为

阻尼器无油时转子基频振动峰值，单位为µm；

为阻尼器供油时转子基频振动峰值，单位为

µm。

η

借助式（4）对阻尼器减振效果进行量化，基频

振动峰值分别取 1阶临界转速与突加不平衡处结

果，分别得到阻尼器在临界与突加不平衡下的减

振效果。对于 1阶临界转速处（无突加不平衡时）

x和 y方向 ERSFD的减振效果 分别达到 62.18%

η

和 49.35%；对比突加不平衡引起的附加振动下阻

尼器无油与供油条件实验结果可知，x和 y方向

减振效果 分别达到 74.39%和 68.89%，所以突加

不平衡引起的附加振动幅值越大其 ERSFD的减

振效果越明显。

此外根据表 3与表 4数据对比了阻尼器无油

和供油时临界转速变化，当阻尼器供油后，转子

的 1阶临界转速降低，这是因为阻尼器无油时弹

性环连接鼠笼衬套与阻尼盘，但是阻尼器供油后

间隙形成油膜，引入了额外油膜阻尼，故改变了

转子系统的临界转速。

 5    结　论

本文设计了弹性环挤压油膜阻尼器-转子实

验台，开展了转子突加不平衡实验测试，详细介

绍了实验装置与突加不平衡实验过程，为阻尼器

突加不平衡实验设计提供参考。同时实验还获得

如下结论：

1）  ERSFD对于转子过临界时振动有显著抑

制效果，安装 ERSFD（阻尼器供油）后 1阶临界转

速附近振动最大降低了 62.18%。

2） 当转子支承系统未安装 ERSFD（阻尼器未

供油）时，突加不平衡会引起极大附加基频振动，

ERSFD 供油后 x方向与 y方向振动降低约为 74.39%
和 68.89%，验证了弹性环挤压油膜阻尼器（ERSFD）

对瞬态冲击载荷引起的振动有较好抑制作用。

3）  阻尼器供油后由于内外油膜存在引入了

额外阻尼导致转子系统临界转速略微下降，1阶

临界转速降低 2.39%。
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