弹簧支撑多叶油润滑箔片轴承动态特性研究
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摘  要：以提高油润滑箔片轴承承载力为目的，提出了一种新型带有弹簧弹性支撑结构的多叶箔片轴承；基于卡式定理建立了弹簧支撑箔片结构弹性变形模型，给出了弹性支撑结构与悬臂弯曲梁的整体柔度矩阵；通过有限差分法求解了稳态不可压润滑雷诺方程，获得了给定转速、给定载荷下轴承的静平衡位置；基于扰动法获得了该轴承的动态雷诺方程，并通过数值仿真研究该新型箔片轴承的动力学特性，分析了弹簧支撑结构箔片轴承刚度和阻尼随Sommerfeld系数、载荷的变化规律。搭建了油润滑多叶箔片轴承动态特性的试验台，并开展了相应的实验验证研究。结果表明，随着载荷的增加，主刚度、主阻尼均减小；实验测得的动力特性系数普遍比理论计算值大，趋势相近。
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0  引  言
随着动力机械向大功率，高能量密度的趋势发展，需要转子工作在更高的转速下。箔片轴承采用柔性表面及弹性支撑结构取代刚性表面，并在支撑结构中引入摩擦、阻尼，使得箔片轴承承载结构会根据转速、载荷的变化做出相应的调整，体现较强的适应性与抗冲击能力。因此箔片轴承具备高转速、高稳定性、抗振动和冲击能力强的特点。箔片轴承通常采用空气作为润滑介质，由于空气的可压缩性，使得空气箔片轴承承载能力较低；油润滑轴承虽然承载能力较大，但是在高速时存在失稳问题；油润滑箔片轴承能够在保证较大承载能力的同时稳定性较好，因此受到研究人员的关注。
2009年，刘占生[1]首次对油润滑的多叶箔片轴承进行实验研究，油润滑可有效地降低对箔片材料和镀层的要求，实验证实了油润滑多叶箔片轴承具有较强稳定性，耐摩擦能力，并具有一定的抗冲击性能。在研究过程中发现，单纯的悬臂多叶箔片结构形式下箔片轴承承载力相对较弱，因此本文提出了弹簧支撑多叶箔片油润滑轴承结构形式。
国内外对油润滑多叶箔片轴承理论研究与实验验证涉及较少，关于气体润滑多叶箔片轴承研究较多。Oh等[2]针对多叶气体箔片轴承结构，考虑箔片弯曲变形、箔片间摩擦等特性后将箔片变形方程与雷诺方程耦合求解，获得了箔片轴承的起飞转速和最小气膜厚度等。Arakere分别于在他的博士论文[3]和文献[4]中比较详细的描述了多叶型箔片轴承的几何结构、箔片变形方程及箔片变形与雷诺方程耦合求法，计算并得到多叶箔片轴承的静态、动态特性。Reddy等[5]对Arakere的工作做了进一步的延续，将箔片变形与雷诺方程耦合，采用有限元法求解该形式的雷诺方程，迭代求解箔片轴承的静态、动态特性。池长青[6]对箔片顺次自由搭接的多叶箔片轴承的静态特性进行了理论分析方。徐华等[7]采用大扰动理论求解了具有一定预紧的箔片轴承，准确得到气膜厚度和箔片变形。耿海鹏等[8]在获得大预紧状态下箔片轴承的最终接触状态后，对多叶箔片轴承进行了完全气弾耦合数值分析。2010年，张金峰[9]对应用于油润滑的多叶箔片轴承进行了理论计算，应用有限差分法求解润滑油、弯曲梁变形耦合作用的雷诺方程，求解其静态、动态特性。
在轴承动态特性试验研究方面， Morton[10]设计了应用于滑动轴承测试实验台，将实验获得的动力系数与理论计算(恒粘)的结果对比，其差值一般在100%，而某些情况下差值高达400%。Diana等[11]应用两个互不相关的谐波激励确定了椭圆轴承的刚度和阻尼系数。通过实验计算得到的动力学参数与理论计算得到的有大概20%的误差。其中阻尼系数计算结果高于理论计算的值。Brockwell和Dmochowski[12]采用同频激励选择振动轨迹方法识别可倾瓦轴承的动力学系数。转子通过两个滚动轴承固定，通过电磁激振器激励被测轴承。测量的刚度、阻尼系数与理论值(考虑支点和自由度)之间的误差大约10-20%。Flack和Kostrzewsky[13, 14]设计了一个非同频正弦激励的刚性转子实验台。激振力作用在轴承上，转子通过两个滚动轴承固定。Adams等[15]应用单频谐波激励测量了动静压混合轴承的刚度、阻尼和惯性系数。应用最小二乘法，通过激振力、响应数据计算轴承的动力学系数。该文献并没用实验结果与理论计算结果的比较，其后文[16]作者比较了理论计算与实验结果，其误差仅有30%，但实验数据的趋势与理论计算不符，部分原因是由于恒粘的轴承模型。
为了提高油润滑箔片轴承载力，本文提出了带有弹簧支撑结构的油润滑多叶箔片轴承，通过数值仿真研究其动态特性。建立相应的油润滑多叶箔片轴承实验台，通过动力系数识别方法计算其刚度和阻尼系数，为高速油润滑箔片轴承设计提供基础。 
1  弹簧支撑多叶箔片轴承模型
1.1 弹簧支撑多叶箔片轴承几何结构
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图 1 弹簧支撑多叶箔片轴承结构

Fig.1 Structure of multi-leaf foil bearing with spring support
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图2 单个箔片几何描述

Fig.2 Geometrical description of single foil

本文分析具有四叶的箔片轴承，如图 1，四个箔片按逆时针顺次搭接，由于四个箔片结构相同，故只取其中一个箔片进行分析，如图2，根据几何关系确定箔片轴承结构[6]：
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箔片的安装角β，切点展角αT，接触点展角αC分别为：
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确定任一点处油膜厚度的表达式为
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	式中
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——第i个箔片上任一点的坐标；
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——第i个箔片圆心坐标
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对于弹簧支撑结构，弹簧与悬臂箔片的接触点在每个箔片承载区的1/3处。

1.2 弹簧支撑箔片变形模型
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图3单弹簧径向支撑结构示意图

Fig.3 Schematic diagram of radial compliant structure of single spring

当没有支撑结构，只存在径向力作用时，可将平箔简化为悬臂弯曲梁，在展角φ处的i点作用径向力F，分析任意展角θ处j点产生的径向位移。若i点径向力F=1，根据计算结果，在j点产生的柔度为：
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在展角α处加入弹簧，如图3，应用卡氏定理，首先计算在φ处施加力F后，展角α(α与θ重合)处的径向变形。
若α ≤φ，则
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径向位移δk为：
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令虚力F'=0，则
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式中δk为常量，故可从积分号中提取出来，将上式合并同类项得：
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同理，若
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令F=1，得到在i处施加单位力，弹簧位置k处的变形量为：
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根据柔度系数法，弯曲梁中任意点的径向变形为力F与弹簧作用耦合的结果，若θ ≤ α ≤φ，其相应的广义力为：
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令虚力F'=0，则在i点径向力F作用下，j点产生的径向位移δj为：
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若径向力F=1，i点单位力在j点产生的柔度为：
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同理，
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时的表达式也是如此。
2  弹簧支撑多叶箔片轴承动态特性分析
2.1 弹簧支撑多叶箔片轴承静平衡位置
考虑箔片变形后的油膜厚度h可表示为：
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	式中
	h0
	——式(5)计算结果

	
	hf
	——箔片在油膜压力P、支反力N、弹性支撑结构径向力综合作用下产生的径向位移，其表达式为：
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上式描述了第j个箔片上第i点的变形。柔度矩阵U为将箔片刚度与弹簧刚度耦合后的矩阵，将式(17)后两式的柔度矩阵整合为整体柔度矩阵UI，结果为：
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描述油润滑箔片轴承特性的雷诺方程表达式为：
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	式中
	p —— 油膜压力 (Pa)
x ——  周向坐标 (m)

z ——  轴向坐标 (m)

UR—— 转子表面速度 (m/s)

h——  油膜厚度 (m)
μ —— 润滑油动力粘度 (Pa·s)

t ——  时间 (s)

	
	


上述方程是在一系列假设的前提下，利用连续方程与动量方程推导得出的，这些假设为：
根据雷诺边界条件，基于有限差分法对箔片轴承的雷诺方程进行求解。通过对压力进行积分，在偏心距和偏位角同时满足下式时，找到轴承的静平衡位置。
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其中，W为给定的轴承载荷。
2.2 弹簧支撑多叶箔片轴承刚度、阻尼特性分析
在箔片轴承工作时，转子通常是以一定的扰动频率绕轴心静平衡位置旋转，故采用小扰动法，将箔片扰动量、油膜厚度扰动与动态雷诺方程耦合求解，得出多叶箔片轴承的动态特性。
采用小扰动法求解箔片轴承的动力学系数。当轴颈绕轴心O’的静平衡位置(xO’,yO’)以扰动频率ν rad/s扰动时，油膜厚度、油膜压力的Taylor展开式为：
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	式中
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	式中
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考虑油膜厚度扰动量ΔH，其应为轴颈扰动轴心位置和油膜压力改变使得h0和hf变化量之和：

[image: image50.wmf](

)

(

)

0

sincos

sincos

ffxfy

ivtivt

fxfy

HhhxyHxHy

HxeHye

cc

cc

D=D+D=D-D+D+D

=+D+-+D

rurrur


将上两式带入(19)，得到式(23)，为油润滑弹性支撑多叶箔轴承的动态雷诺方程。
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由于箔片变形基于弯曲梁模型，故油膜厚度在轴向恒定，将上式改写为：
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采用逐点超松弛迭代求解Px，Py，实现箔片变形量、弹簧变形与动态雷诺方程的耦合求解。
计算得到的Px和Py复变量的实部和虚部分别为油膜压力对轴心位移和速度的导数。将Px与Py在计算域范围积分可以得到箔片轴承的动力学系数。
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动力学系数矩阵为：
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无量纲刚度、阻尼系数矩阵分别为：
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2.3箔片轴承动态特性仿真结果
箔片轴承参数如表1所示，其中润滑油型号为L-TSA32，由于转子直径小，可以认为润滑油粘度恒定，选择40℃时的动力粘度为0.02568Pa·s。
表 1 油润滑弹性支撑多叶箔片轴承计算参数

Table.1 Calculating parameters of oil-lubricated multi-leaf foil bearing with compliant support

	参数
	弹簧支撑结构

	NF 箔片数目
	4

	Rf 箔片半径 (m)
	9.0e-3

	TI 箔片厚度 (m)
	0.3e-3

	E 箔片弹性模量 (GPa)
	210

	R 轴颈半径 (m)
	7.5e-3

	Rb 轴承壳半径 (m)
	8.5e-3

	Ro 切圆半径 (m)
	7.55e-3

	L 轴承长度 (m)
	9.0e-3

	W0 轴承载荷 (N)
	5

	Μ 润滑油粘度 (Pa·s)
	2.568e-2

	P0 环境压力 (Pa)
	101325

	nx 四个箔片周向点数
	241

	nz 单个箔片轴向点数
	41

	周向总共点数
	241


基于式(20)，研究了本文所提出的油润滑箔片轴承弹簧弹性支撑结构对轴承承载能力的影响。在箔片厚度恒定为0.3mm时，不同结构多叶箔片轴承的承载力随转速的变化见表2。随着转速的增加，不同结构多叶箔片轴承的承载力均随转速的增加而增加，但带有支撑结构的多叶箔片轴承承载力增加量大于不带有支撑结构的，证明了新型箔片轴承能够有效提高轴承的承载能力。
表2 转速对不同形式箔片轴承承载力的影响
Table 2 Effects of rotating speed to load capacity of different type foil bearing
	转速 (转/分)
	不含支撑结构 (N)
	单弹簧弹性支撑 (N)

	5000
	2.17
	3.55

	10000
	2.88
	5.24

	15000
	3.30
	6.35

	20000
	3.59
	7.19

	25000
	3.82
	7.84

	30000
	4.01
	8.39


图4、图5为在扰动频率比为1的情况下，分析无量纲动力学系数随名义Sommerfeld系数
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的变化规律。其中主刚度
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的值很接近。且随转速的增加，
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图4 箔片轴承刚度随名义Sommerfeld系数变化规律

Fig.4 The variation of the foil bearing stiffness parameters with nominal Sommerfeld coefficients
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图5 箔片轴承阻尼随名义Sommerfeld系数变化规律

Fig.5 The variation of the foil bearing damping parameters with nominal Sommerfeld coefficients
图6、图7给出了载荷对动力特性系数的影响规律。箔片轴承的主刚度随载荷的增加而增加，但其无量纲主刚度则随载荷的增加而减少。这是因为随着载荷的增加，箔片轴承柔性支撑面结构变形增大，调整姿态以适应增加的载荷，造成油膜压力变小，柔性表面轴承内油膜压力分布较刚性表面轴承更加缓和，故无量纲动力学系数减小。这也可以解释为大的载荷会产生大的变形，箔片轴承以牺牲一部分承载力的代价而得到更高的稳定性。
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图6 载荷对箔片轴承主刚度系数的影响
Fig.6 The effect of the load capacity on the foil bearing main stiffness coefficients
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图7 载荷对箔片轴承系数主阻尼的影响
Fig.7 The effect of the load capacity on the foil bearing main damping coefficients
3  弹簧支撑油润滑箔片轴承动态特性实验测量
3.1动态特性测量装置及原理
根据所设计的弹簧支撑油润滑箔片轴承结构，加工相应的箔片轴承具体如图8所示。动力学系数识别实验台如图9，为了将转子自身的振动影响最小化，测试转轴应该是刚性轴，即测试的最高转速要低于转轴的一阶临界转速。刚性转子通过两个滚动轴承支撑，高压气体驱动涡轮带动转子旋转，气体的流量与压强通过稳压阀精确控制；被测轴固定在金属轴承座中并“悬浮”于刚性转轴上；静载荷沿竖直方向加载，动载荷由两个与竖直方向呈45°布置的激振器激振；轴承相对于转子的振动响应通过与竖直方向呈45°布置在轴承座两端的涡流位移传感器测量，激振力通过压电式力传感器测量，静载荷由静力传感器测量。测量数据最终导入计算机中，并根据识别方法提取箔片轴承的动力学系数。
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图8  弹簧支撑多叶箔片轴承实物图
Fig.8 The photo of the foil bearing with spring support
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图9 箔片轴承动力系数提取实验装置总图

Fig.9 The diagram of the foil bearing dynamic parameter identification test rig
3.2测量结果对比
动力系数提取的载荷为5N，从图、图的结果可以清楚的看出，随着转速的增大，实验提取的箔片轴承无量纲主刚度呈增大的趋势，这与理论计算的结果相同。但由实验提取的无量纲主刚度的数值明显大于理论计算值；对于交叉刚度项，
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的理论计算值恒为负值，
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为正值，但通过实验提取的交叉刚度正负不明显，但其基本理论计算值上下波动。主阻尼实验识别值大于理论分析值，且均为正值。实验获得的交叉阻尼系数正负规律性不强。
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图10 主刚度理论计算与实验提取比较
Fig.10 The comparison of the main stiffness coefficients between the theoretical calculation and experimental results
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图11 交叉刚度理论计算与实验提取比较

Fig.11 The comparison of the coupling stiffness coefficients between the theoretical calculation and experimental results
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图 12 主阻尼理论计算值与实验提取比较
Fig.12 The comparison of the main damping coefficients between the theoretical calculation and experimental results
[image: image75.emf]1.2 1.4 1.6 1.8 2 2.2 2.4

x 10

4

10

-2

10

0

10

2

10

4

10

6

 

 

Dyx 理论计算值Dxy 理论计算值 负Dyx 实验识别值Dyx 实验识别值 负Dxy 实验识别值Dxy 实验识别值 负

无

量

纲

阻

尼

系

数

yx

D

xy

D

yx

D

yx

D

xy

D

xy

D

转速

(

转

/

分

)


图 13 交叉阻尼理论计算值与实验提取值比较

Fig.13 The comparison of the coupling damping coefficients between the theoretical calculation and experimental results
3.3误差分析
实验的激振为小扰动，有些时刻被测轴承响应的幅值、频率与噪声在同一数量级，此时对测量结果产生严重影响；高压气体流量的控制采用稳压阀，但其不能精确到某一转速，实际情况为在理论转速上下波动，采用识别算法计算时，转速的误差即使很小，由实验数据识别出的结果与实际情况都是有差别的。
4  结  论

对带有弹簧支撑结构的油润滑多叶箔片轴承结构进行分析，将箔片变形、弹簧支撑结构变形与静态、动态雷诺方程耦合求解，基于小扰动法数值仿真研究了该结构多叶箔片轴承的动态特性，获得了其刚度、阻尼系数；设计并搭建了油润滑箔片轴承动力特性实验台，实验获得了其动力特性系数，并与仿真结果进行对比，具体结论如下：
（1）在扰动比为1的情况下，轴承水平方向和竖直方向上的无量纲主刚度很接近，且随着转速的增加而增加；无量纲交叉刚度在小名义Sommerfeld系数时均为负数，随着名义Sommerfeld系数的增加，两个无量纲交叉刚度系数符号相反，绝对值相近。
（2）无量纲主刚度则随载荷的增加而减少，这是由于大的载荷会产生大的箔片变形，箔片轴承以牺牲一部分承载力的代价而得到更高的稳定性。
(3)实验研究了动力学系数随转速的变化规律，并与理论计算结果进行比较。实验值普遍比理论计算值大，但趋势相近。
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 Study on Dynamic Characteristics of Multi-leaf Oil Lubricated Foil Bearing with Spring Support
ZHANG Guang-hui, HU Li-guo,JIE Liang, LIU Zhan-sheng, MA RUI-xian 

（ Harbin Institute of Technolog School of Energy Science and Engineering， Harbin,  150001，China ）

Abstract：A new type of multi-leaf foil bearing with spring elastic support structure is proposed to increase the load capacity of the oil lubricated foil bearing. Based on the Castigliano’s theorem, the model of elastic deformation for the foil structure with supported spring is established and the total structure flexible matrix for elastic support structure and cantilevered curved beam is obtained. By employing the finite difference method, steady incompressible Reynolds equation is solved. Then the static equilibrium positions for certain rotating speed and load capacity are caculated. The dynamic Reynolds equation is derived by the perturbation method. The dynamic characteristics of this type foil bearing are studied by numerical simulation. The variation of the bearing stiffness and damping coefficients with Sommerfeld parameter and load capacity is analyzed. The test rig for dynamic characteristics of the oil lubricated multi-leaf foil bearing is established and corresponding experimental study is carried out. The results indicate that the main siffness and main damping coefficients decrease as the load capacity increases. The dynamic coefficients identified from the experiment are commonly higher than those of the theoritical results, which have similar tendency.
Keywords： Spring support；Multi-leaf oil lubricated bearing；Stiffness coefficient; Damping coefficient  
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