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摘要 : 基于可倾瓦多孔质轴承搭建了可倾瓦多孔质轴承 ‑转子系统实验台。在分析多孔质可倾瓦渗透特性的基础

上，研究了不同供气方式、不同供气压力和不同转子不平衡量等因素对该轴承‑转子系统动力学性能的影响。研究

表明：多孔质轴瓦的渗透率与供气压力无关；转子同步振动的临界转速随着轴承整体供气压力增加而减小，临界共

振振幅随供气压力增加而变大；增加上轴瓦组供气压力对转子的同步振动影响较小，对次同步振动有一定的抑制作

用；转子振幅随下轴瓦组供气压力增加而增大，临界共振转速随下轴瓦供气压力增加而减小；转子不平衡量可以激

发转子次同步振动的出现。
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引 言

气体轴承具有噪音低、清洁度高、摩擦小、功率

密度大等优点，在涡轮机械中得到了广泛的应用。

传统的刚性气体轴承结构简单，因其固有的、较高

的交叉耦合刚度极易引起转子不稳定［1］。可倾瓦

轴承因其几乎为零的交叉耦合刚度消除了旋转不

稳 定 性 ，使 涡 轮 机 械 的 平 均 转 速 有 了 较 大 的 提

高［2］，但其承载能力和阻尼水平仍难以满足大型涡

轮机械的使用需求。为了提高可倾瓦轴承的承载

能力，考虑到多孔质轴承结构简单、承载能力强、刚

度大等优点 ［3‑5］，一种新型的混合气体轴承——可

倾瓦多孔质轴承被提出，并成功地应用于小功率涡

轮机械［6‑7］。

Montgomery 等［8］首 次 将 可 倾 瓦 多 孔 质 轴

承‑转子系统在 250 kr/min的转速下稳定运行，证

明了可倾瓦多孔质轴承在高转速轴系中应用的可

行性。San Andrés［9］在柔性铰链可倾瓦轴承的基

础上增加小孔供气，得到了一种动静压混合柔性

铰链可倾瓦轴承，并建立了静动压混合气体轴承

的计算模型，该模型可以用于稳定性良好的高速

转子系统。王占朝等［10］建立了带平衡梁结构的水

润滑可倾瓦推力轴承启停过程瞬态模型，并分析

了相同运行条件下平衡梁结构与非平衡梁结构的

可倾瓦推力轴承的启停过程。文献［11‑12］从理

论和实验角度研究了可倾瓦多孔质气体轴承 ‑转
子系统的非线性特征，讨论了供气压力、名义间

隙、轴瓦转动刚度和径向刚度等因素对系统非线

性特征的影响。王建敏等［13］考虑速度滑移建立模

型，利用有限元方法进行数值分析，讨论了局部多

孔质气体轴承的静态性能。陈淑江等［14］针对一种

椭圆型柔性铰链可倾瓦轴承，在柔性铰链刚度建

模的基础上，通过建立轴瓦油膜厚度模型及轴颈

和轴瓦的平衡模型，研究了柔性铰链可倾瓦轴承

中柔性铰链的旋转刚度对轴承的动静态性能的影

响规律。燕振雷等［15］研究了稀薄效应对可倾瓦动

压气体轴承性能的影响。

虽然国内外学者就可倾瓦多孔质轴承开展

了一系列的研究，但是相关研究主要集中在理论

研究、数值模拟和静动态特性的分析上，而侧重

于可倾瓦多孔质轴承 ‑转子系统动力学特性的实

验研究相对较少。本文基于可倾瓦多孔质轴承

搭建了轴承 ‑转子系统实验台，并开展一系列实

验研究。分析了可倾瓦多孔质的渗透特性；明确

了不同供气压力、供气方式及转子不平衡质量等

参数对轴承 ‑转子系统的影响规律，初步获取了

不同工况下可倾瓦多孔质轴承 ‑转子系统的动力

学特性。
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1 可倾瓦多孔质轴承及轴承⁃转子系

统实验台

可倾瓦多孔质轴承结构如图 1所示。每个轴承

包括 4块周向均布的多孔质轴瓦，轴瓦按照与竖直

方向呈 45°安装角进行安装，下部两块轴瓦主要起支

承转子作用，上部两块轴瓦主要用于限制转子振动

或提供压力预载。轴瓦壳体背面布置有球窝结构，

以便与球头螺杆连接，采用球头螺杆连接可为轴瓦

提供足够的径向支撑，并保证其转动能力。实验所

使用可倾瓦多孔质轴承的结构参数如表 1所示，靠

近推力盘一侧的多孔质可倾瓦轴承为 I号轴承，另

一轴承为 II号轴承。

可倾瓦多孔质轴承 ‑转子系统试验台结构示意

图如图 2所示，其中主要包含以下几部分：转子系

统、可倾瓦多孔质轴承、轴承基座、多孔质推力轴承、

实验台基座、供气系统、数据采集系统和数据处理

系统。

2 实验与分析

2. 1 可倾瓦多孔质轴承渗透特性

实验使用美国 New Way公司生产的W型凹面

多孔质材料瓦块。如图 3所示，将多孔质可倾瓦置

于水中并通入高压气体，通过气泡观察到气体由瓦

块工作面均匀流出，表明多孔质材料均匀性良好。

实验测得 I号和 II号轴承各轴瓦气体消耗量随

供气压力变化曲线如图 4所示。在供气压力较低时，

随着供气压力的增加，通过多孔质轴瓦的气体流量

非线性增加，当供气压力较高（大于 350 kPa）时，各轴

瓦气体流量随供气压力增大而线性地增加。分析认

为，在供气压力较低时，随着供气压力的增加，多孔

质材料一些堵塞的孔隙被逐步打开，同时一些孔隙

在较高压力下逐渐串通、变大，导致各轴瓦气体流量

呈非线性增加。当供气压力高于 350 kPa时，多孔质

材料的孔隙基本全部打开，轴瓦对高压气体的限流

作用几乎恒定，通过多孔质的气体流量随供气压力

图 1 可倾瓦多孔质轴承结构示意图

Fig. 1 Diagram of the tilting pad porous bearing

图 2 多孔质可倾瓦轴承‑转子实验台

Fig. 2 Test rig for tilting pad porous bearing-rotor system

图 3 多孔质可倾瓦轴承工作面气体流动图

Fig. 3 Gas flow diagram of the working surface

表 1 可倾瓦多孔质轴承结构参数表

Tab. 1 Parameter table of the tilting pad porous bearing

结构参数

轴瓦长度 L

轴瓦宽度W

轴瓦金属壳体高度H

轴瓦球窝直径 SD

支点偏置

瓦块尺寸预载

轴承半径 R

单块瓦块圆心角 θ

瓦块数量

转子系统总质量

最大转速

数值

30
15
10
6
50
0
15
π/3
4

2.245
30

单位

mm
mm
mm
mm
%

mm
rad
个

kg
kr/min
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线性增大。另外，各轴瓦表面磨损、磕碰及空隙微观

结构的差异，不同轴瓦消耗气体流量有一定的差别。

气体通过多孔质材料的流动以黏性流动为主，且遵

循Darcy定律，多孔质材料的渗透率k计算表达式［7］如下：

k= μ tp
A

2GRT
P 2
s - P 2

a

（1）

式中 Ps为绝对供气压力，Pa为环境压力，G为通过

多孔质材料气体的质量流量，A为多孔质的有效供

气面积，tp为多孔质材料厚度，μ= 1.91× 10-3 Pa ⋅ s
为气体动力黏度，T= 293 K 为热力学温度，R=
286.7 J/( kg ⋅ K )为气体常数。由式 ( 1 )可得到各轴

瓦渗透率与供气压力变化的关系如图 5所示。

供气压力对多孔质可倾瓦轴承转子系统的综合性

能影响显著，研究不同供气压力下多孔质可倾瓦轴承的

动力学特性，对改善其综合性能、拓展此类轴承使用空

间有现实意义。为了在不影响实验结果的基础上简化

实验流程，有关可倾瓦多孔质轴承性能的实验结果均在

I号轴承上采集。实验时，可倾瓦轴承的上、下轴瓦分别

单独供气，多孔质止推气体轴承供气压力需单独控制。

2. 2 轴承整体供气压力对轴承⁃转子系统动力学的

影响

保持推轴承供气压力不变，在保证上、下轴瓦组

的供气压力相等的同时，将上、下轴瓦组的供气压力

分别设定为为 350，400，和 450 kPa，研究不同整体

供气压力对于轴承‑转子系统动力学性能的影响，实

验结果如图 6所示。

由图 6可知，随着供气压力的增加，转子均在 18
kr/min附近出现次同步振动，且振幅没有明显变化；

同步振动峰值在 8.5 kr/min附近出现，且随着整体

供气压力的增加，同步振动峰值呈增大趋势。

相关研究表明，通过增加供气压力可以提高静

压气体轴承的刚度，而轴承刚度的增加会导致轴承‑
转子系统的临界转速变大［16］，这与以上实验结果不

图 5 轴承各轴瓦渗透率随供气压力变化曲线

Fig. 5 Permeability curve of the pads with supply pressure

图 6 不同整体供气压力下竖直振动情况

Fig. 6 Effect of overall air supply pressure on vertical vibration

图 4 轴瓦气体流量随供气压力变化曲线

Fig. 4 Variation curve of gas flow rate with supply pressure
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一致。分析认为，这是由于所测试轴承刚度过大造

成的。增加供气压力对轴承的刚度改变很小，反而

增加了间隙的气体流量，减小了轴承阻尼。

图 7显示了不同整体供气压力下轴承的水平方

向振动情况。对比图 6和 7可知，在相同实验参数条

件下，竖直方向和水平方向振动的响应转速和大小

基本一致，表明轴承在竖直方向和水平方向为转子

提供的刚度和阻尼相近。而在转子同步振动发生临

界共振时，竖直方向响应幅值比水平方向略大，说明

此时该轴承竖直方向的阻尼较水平方向阻尼略小。

图 8为整体供气压力 400 kPa时，不同转速下的

转子轴心轨迹示意图。由图可知，转子在 5，8.5和 30
kr/min转速下的轴心轨迹近似为圆形，表明此时转

子振动特性良好。而在转速为 18 kr/min时轴心轨迹

为“内 8”字形，这是由于在此转速下转子出现较明显

的次同步振动现象，并引起转子一定程度的失稳。

2. 3 上轴瓦供气压力对轴承⁃转子系统动力学的

影响

在下轴瓦组及止推轴承供气压力不变的条件

下，通过改变上轴瓦组的供气压力，研究不同上轴瓦

组供气压力对该轴承‑转子系统的动力学特性影响，

具体实验参数如表 2所示。

在不同上轴瓦组供气压力下，转子同步振动、次

同步振动实验结果如图 9所示。由图 9（a）可知，当

上轴瓦组的供气压力由 350 kPa逐渐增加至 450 kPa
时，转子同步振动几乎没有变化，其临界转速均为

8.0 kr/min，临界共振振幅约为 12 μm，转子在较高

图 7 不同整体供气压力下水平方向振动情况

Fig. 7 Effect of overall air supply pressure on horizontal
vibration

图 8 整体供气压力 400 kPa时转子不同转速下轴心轨迹

Fig. 8 Shaft trajectory at different rotor speeds when the
overall supply pressure is 400 kPa
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转速时的同步振动振幅均为 1.7 μm。这一结果符合

轴承刚度过大的猜想。由于轴承刚度较大，一定限

度内增加上轴瓦供气压力，轴承刚度不能进一步提

高，轴心轨迹变化不大，振动特性几乎不变。

由图 9（b）可知，随着上轴瓦组供气压力增加，

转子次同步振动均在 17 kr/min开始出现，分别在

21.75，21.50，21.25，21.25和 21.00 kr/min消失；次同

步振动消失的转速呈逐渐减小的趋势，出现次同步

的转速区间缩小。整个实验过程中，次同步振动频

率均在 0.5倍转频，其响应的最大幅值和对应转速

没有变化，分别为 4.6 μm和 17.25 kr/min。
图 10为不同上轴瓦供气压力下转子水平振动

幅值随转速的变化曲线。当上轴瓦供气压力小于下

轴瓦时，转子同步振动的临界转速均为 8.5 kr/min，
临界共振振幅随供气压力增加略微增大，分别为

8.2，8.5和 8.6 μm。水平方向存在次同步振动的转

图 9 不同上轴瓦供气压力下转子竖直方向的振动情况

Fig. 9 Vibration of the rotor in the vertical direction with the
supply pressure of the upper shaft shank

表 2 控制上轴瓦组供气压力实验参数表

Tab. 2 Table of experimental parameters of upper pads
supply pressure

实验编号

3‑1
3‑2
3‑3
3‑4
3‑5

上轴瓦组/
kPa
350
375
400
425
450

下轴瓦组/
kPa
400
400
400
400
400

止推轴承/
kPa
80
80
80
80
80

图 10 不同上轴瓦供气压力下转子水平方向的振动情况

Fig. 10 Vibration of the rotor in the horizontal direction with
the supply pressure of the upper shaft shank
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速区间变窄，分别为 17~22，17~21.5和 17~21.25
kr/min，振动峰值减小。随着上轴瓦组供气压力由

400 kPa增加至 450 kPa，水平方向临界共振振幅呈

减小趋势，存在次同步振动的转速区间分别为 17~
21.25，17~21.25和 17~21.0 kr/min，振幅随供气压

力增加略有减小。

对于该可倾瓦多孔质轴承‑转子系统，增加其上

轴瓦组供气压力对转子的同步振动影响较小，对转

子次同步振动有一定的抑制作用。

2. 4 下轴瓦供气压力对轴承⁃转子系统动力学的

影响

在上轴瓦组供气压力及止推轴承供气压力不变

的情况下，研究不同下轴瓦压力变化对该轴承‑转子

系统的动力学影响。具体实验参数如表 3所示。

图 11为不同下轴瓦组供气压力下竖直方向转

子同步振动和次同步振动情况。由图可知，竖直方

向转子同步振动临界共振振幅随下轴瓦供气压力增

加而变大，但均小于轴承整体供气压力为 450 kPa
时的转子共振振幅 13.2 μm，转子临界转速呈减小趋

势。在 350~425 kPa的下轴瓦供气压力下，竖直方

向转子次同步振动分别在 17.25~22，17~21.5，17~
21和 16.75~20.75 kr/min的转速区间出现，转子次

同步振动峰值随下轴瓦供气压力增加而略微变大，

次同步振动峰值对应转速逐渐减小。随轴承下轴瓦

组供气压力的增加，竖直方向转子产生次同步的转

速区间“前移”，振幅峰值变大，与之对应转速减小。

图 12为不同下轴瓦组供气压力下水平方向转

子同步振动和次同步振动情况。由图可知，水平方

向转子同步振动临界转速分别为 8.8，8.5，8.5和

8.5 kr/min，临界共振振幅随下轴瓦供气压力增加

而变大。在下轴瓦组供气压力为 350~425 kPa时，

水平方向转子次同步振动出现的转速区间分别为

17.25~22，17~21.5，17~21 和 16.75~20.75 kr/
min，对应的最大振幅逐渐增大，对应转速逐步减

小。水平方向转子次同步振动随下轴瓦供气压力

增加与竖直方向转子次同步振动变化规律相同。

图 11 不同下轴瓦供气压力下，转子竖直方向的振动情况

Fig. 11 Vibration of the rotor in the vertical direction with
the pressure of the air supply to the lower shaft shank

图 12 不同下轴瓦供气压力下转子水平方向的振动情况

Fig. 12 Vibration of the rotor in the horizontal direction by
the air supply pressure of the lower shaft shank

表 3 控制下轴瓦组供气压力实验参数表

Tab. 3 Table of experimental parameters of lower pads
supply pressure

实验编号

4‑1
4‑2
4‑3
4‑4

上轴瓦组/
kPa
450
450
450
450

下轴瓦组/
kPa
350
375
400
425

止推轴承/
kPa
80
80
80
80
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分析认为，在相同上轴瓦组供气压力下，增加下

轴瓦的供气压力，抬高了转子的轴心位置，增大了轴

承间隙的气膜厚度，轴承间隙变大，气膜刚度减小，

转子同步振动临界转速变小。同时，气膜厚度增加，

气膜的润滑作用增强，整体阻尼减小，转子同步振动

共振振幅变大，次同步振动最大振幅随之增大。

2. 5 止推轴承供气压力对轴承⁃转子系统动力学的

影响

控制上、下轴瓦组供气压力不变，依次调节止推

轴承供气压力为 80，180和 280 kPa，得到转子的同

步振动和次同步振动信息如图 13所示。由图 13可
知，止推轴承供气压力的改变对转子同步振动没有

影响，转子竖直方向次同步振动的最大振幅随止推

轴承供气压力的增加有所增大。

分析认为，次同步振动与轴承‑转子系统的固有

频率有关，而止推轴承供气压力的增加一定程度上

改变了这一属性，进而影响转子轴向振动及其他转

子动力学响应。另外，由于本实验止推轴承间隙较

大，增加止推轴承供气压力相当于增加了润滑气体

的供给，减小了轴承对转子的轴向摩擦力，转子自由

降速时间随供气压力增加而变长。

2. 6 转子不平衡质量对轴承⁃转子系统动力学的

影响

如图 14所示，在转子涡轮和配重盘端面同相位

置添加不平衡质量，研究转子不平衡量对轴承‑转子

系统的影响。轴承上、下轴瓦组供气压力分别为

400和 450 kPa，止推轴承供气压力为 80 kPa，分别在

涡轮和配重盘端面固定相同质量的配重螺钉，其具

体参数如表 4所示。

同相加载不平衡质量时，对应的竖直方向转子

同步振动和次同步振动情况如图 15所示。图中 U0

代表未添加配重时的转子振动。在添加不同配重

后，竖直方向转子同步振动临界共振的振幅逐渐增

加，分别为 12.5，13.2和 14.2 μm，转子高速稳定振动

的振幅随着配重质量的增加而变大。由图 15（b）可

图 13 止推轴承供气压力不同时竖直方向同步及次同步

振动

Fig. 13 Synchronous and sub-synchronous vibration in verti‑
cal direction with different supply pressure of thrust
bearing

图 14 涡轮配重盘两端配重螺钉安装情况实物图

Fig. 14 Physical view of the installation of counterweight
screws on the end face of the turbine and counter‑
weight disc

表 4 加载不平衡量实验分组

Tab. 4 Experimental grouping of unevenness measures

实验

编号

U1

U2

U3

配重质量/
g

0.055
0.085
0.120

添加的不平衡量/
(g·mm)

2.2
3.4
4.8

转子动平衡等级/
(g·mm⋅kg-1)

0.98（G2.5）
1.51（G6.3）
2.14（G16）
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知，随着配重质量的增加，转子次同步振动发生的范

围扩大，次同步振动的最大振幅也随之变大，其值依

次为 8，16和 20 μm。

图 16为多种不平衡质量下竖直方向转子同步振

动的规格化处理结果。以添加配重质量为 0.055 g的
实验数据为归一条件，三次实验中的同步振动数据

均除以其对应添加的配重质量，而后乘以 0.055进行

规格化，图中 Ui
*（i=1，2，3）表示 Ui的规格化结果。

由图 16可知，规格化后三次实验数据并未全部重合，

其在 17~30 kr/min转速区间基本重合，这说明不平

衡质量对于该系统中高速稳定的转子同步振动的影

响是线性的，而在 8~12.5 kr/min转速区间的影响是

非线性的，且影响的增量幅度有减小的趋势。

在转子涡轮和配重盘两端反相（间隔 180°）加载

配重质量时，竖直方向转子同步及次同步振动结果

如图 17所示（图中，下标 out表示反相加载不平衡质

量）。在此条件下，竖直方向转子同步振动整体振幅

减弱，在 30 kr/min时其振幅均只有 0.6 μm；次同步

振动发生范围扩大，次同步最大振幅较同相加载情

况的值有所增大，但增幅极小。

在转子涡轮和配重盘两端与配重反相位置添

加配重质量，以期减小转子不平衡量从而减弱甚

至消灭次同步振动，实验结果如图 18所示。转子

在整个转速区间没有发生次同步振动，同步振动

临界共振峰值和高速稳定振动振幅分别减小至

6.7和 1.4 μm，变化幅度相对于供气压力的影响更

大。分析认为，对于可倾瓦多孔质轴承 ‑转子系

统，转子不平衡量的存在可以激发转子次同步振

动的出现。

图 17 不平衡质量反相加载时竖直方向同步及次同步振动

Fig. 17 Synchronous and sub-synchronous vibrations in the
vertical direction when the unbalanced mass is load‑
ed in anti-phase

图 15 同相加载不平衡质量时竖直方向同步及次同步振动

Fig. 15 Synchronous and sub-synchronous vibration in verti‑
cal direction when unbalanced masses are loaded in
the same phase

图 16 不平衡质量同相加载时竖直方向规格化处理同步

振动

Fig. 16 Synchronous and sub-synchronous vibration in verti‑
cal direction when unbalanced masses are loaded in
the same phase after normalization
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3 结 论

本文通过一系列实验，系统地研究了可倾瓦多

孔质轴承‑转子系统的动力学特性。研究表明：1）多

孔质轴瓦的渗透率与供气压力无关；2）在轴承刚度

较大的情况下，转子同步振动的临界转速随轴承整

体供气压力增加而减小，临界共振振幅随轴承整体

供气压力增加而变大；3）增加上轴瓦组供气压力对

转子的次同步振动有一定的抑制作用；4）转子振幅

随下轴瓦组供气压力的增加而增大，下轴瓦供气压

力的增加促进转子次同步的出现；5）转子不平衡量

可以激发转子次同步振动的出现。
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Experimental research on dynamic characteristics of tilting pad porous
bearing⁃rotor system

ZHANG Zhi⁃ping1，WANG Jian⁃wei2，AN Lin2，FANG Xiao⁃tong3，CHEN Yu⁃hui3，FENG Kai2

（1.School of Electrical Engineering，Zhejiang University，Hangzhou 310058，China；
2.School of Mechanical and Transportation Engineering，Hunan University，Changsha 410082，China；

3.State Key Laboratory of Air‑conditioning Equipment and System Energy Conservation，Zhuhai 519070，China）

Abstract: Based on the spherical hinged tilting pad porous bearing，a tilting pad bearing porous-rotor system text rig is built. On
the basis of analyzing the permeability characteristics of the porous tilting pad，the influence of different air supply modes，air pres‑
sures and rotor imbalances on the dynamic performance of the bearing-rotor system are studied. Research shows that：the permea‑
bility of the porous bearing is independent of the supply pressure；the critical speed of synchronous vibration of the rotor decreases
and the critical resonance amplitude increases with the increase of the air pressure providing to the bearing as a whole；increasing
the supply pressure of the upper bearing bush has little effect on the synchronous vibration of the rotor，and has a certain inhibitory
effect on the sub-synchronous vibration；the rotor amplitude increases with the increase of the pressure of the lower bearing group，
and the critical resonance speed changes oppositely；the rotor sub-synchronous vibration can be excited by the rotor unbalance.

Key words: rotor dynamics；tilting pad porous bearing；gas supply pressure；dynamic performance；vibration characteristics
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