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摘要: 本文研制了由搭接式径向轴承和叠片式推力轴承组成的一套搭接⁃叠片式箔片气体动压轴承，同时设计并搭

建了相应的箔片气体动压轴承转子实验台，通过多组转子降速对比实验研究了所提出箔片气体动压轴承的起飞特

性，分析了转子不平衡量和外部载荷对该轴承⁃转子系统的转子动力学影响。起飞实验结果表明，本文所研制的搭

接式径向箔片气体动压轴承的起飞转速约为 7500 r/min，最大起飞转矩约为 220 N·mm。转子降速实验研究结果表

明，随着转子不平衡量的增加，转子系统 1X 频振动幅值逐渐增大、二阶临界转速逐渐降低、次频振动发生频率逐渐

提前；随着转子转速的增加，转子系统 1X 频振动呈现先增大后减小的趋势、次频振动幅值整体逐渐增大；在减小顶

箔结构的圆心距后，转子系统稳定性增加。不平衡量与外部载荷加载耦合实验结果表明，不平衡量与外部载荷都会

激起系统的次频振动，次频振动幅值随转速升高而增大；并且在激起次频振动方面，不平衡量与外部载荷之间存在

着相互放大作用。
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引  言

箔片气体动压轴承作为滑动轴承的一种，目前

主要用于压缩机、膨胀机、燃气轮机、空气循环机等

高速透平机械。相对于传统滚动轴承以及油润滑轴

承，箔片气体动压轴承有着转速高、寿命长、自适应

强以及无油化等显著优势，因而在高速旋转透平机

械行业中越来越受到重视［1］。以波箔结构为弹性支

撑单元的箔片气体动压轴承技术在美国、韩国、日本

以及欧洲地区得到了快速发展。

在理论研究方面，Heshmat 等［2］将气膜简化为

等温气体，通过有限差分法和扰动法对气体润滑雷

诺方程进行求解，获得了动压箔片轴承的仿真模型。

Dellacorte 等［3］总结出一个因变量为转子转速、直径

和轴承长度的波箔型动压箔片轴承承载能力计算公

式。近些年来，国内的部分高校和研究所的相关研

究团队也对箔片气体动压轴承开展了一定的研究。

Feng 等［4］针对波箔型动压箔片轴承提出 Link⁃Spring
力学模型，耦合无量纲雷诺方程，通过牛顿迭代来探

索气膜厚度、气膜压力与轴承载荷之间的平衡点，并

通过实验证实 Link⁃Spring 模型能精确计算波箔型

动压箔片轴承的静、动态特性；冯凯等［5］针对一种新

型三瓣式动压箔片轴承提出了与文献［4］类似的刚

性杆⁃弹簧模型，并成功求解了三瓣式动压箔片轴承

的静、动态特性。陈汝刚等［6］针对鼓泡弹性箔片气

体动压轴承，采用双向流固耦合模型，对轴承内部的

压力分布进行了相关研究。徐方程等［7］采用有限元

法与有限差分法耦合的方法求解了气膜厚度方程，

通过仿真分析研究了楔形入口高度对轴承承载力的

影响。

在实验研究方面，舒行军等［8］通过搭建动压轴

承实验台对波箔型气体轴承进行了性能实验，得出

该轴承起飞转速约为 5000 r/min，承载力约为 154 N。

冯凯等［9］设计并研制了通过气缸对径向箔片动压气

体轴承进行加载的轴承承载实验台，测得了实验轴

承在不同转速下的极限承载力。张雯等［10］通过试验

测试了箔片气体动压轴承支承的空压机轴系振动，

并验证了其所设计的箔片气体动压轴承的可行性。

目前，随着国内透平机械的发展，对箔片气体动

压轴承应用技术的需求也愈加迫切，然而由于箔片

气体动压轴承是由气体、固体以及弹性体强耦合作

用组成的精密部件，具有很强的非线性特征［11］，因而

目前的理论研究以及实验探索对不同类型、不同规
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格的气体轴承工程应用的指导并不具有强普适性，

无法获得箔片气体动压轴承运行过程中的普遍规

律。因此，本文基于研究课题中某型号航空涡扇发

动机，针对搭接⁃叠片式箔片气体动压轴承的性能要

求，设计并搭建了相应的高速气动转子性能实验台，

并通过对转子系统施加不平衡量和外部载荷开展相

关实验，以进一步研究该类型箔片气体动压轴承支

承的转子系统的动力学特性，并为该类型箔片气体

动压轴承在工程的应用上提供参考。

1　箔片气体动压轴承模型与分析

1. 1　轴承结构与原理

本文研制的搭接⁃叠片式箔片气体动压轴承是

由搭接式径向轴承以及叠片式推力轴承共同配合使

用的一套轴承。如图 1 所示，径向轴承由径向顶箔、

波箔、销钉以及轴承套组成；推力轴承由推力顶箔、

支撑弹片以及间隙片组成。在径向轴承结构中，

5 片径向顶箔依次首尾搭接，即前一片径向顶箔的

后半部分搭接在后一片径向顶箔的前半部分上，并

紧密贴合为圆形，贴附在 5 片波箔的内圈。5 片波箔

紧贴于轴承套内表面，其一端与径向顶箔一起通过

销钉固定在卡槽中，另一端处于自由状态。

在转子高速旋转过程中，由于转子的外表面与

轴承顶箔的内表面存在一定间隙，且转子存在自重

和外部载荷作用，因而转子的轴心与轴承顶箔内壁

的轴心会发生偏移并形成环状楔形空间。箔片气体

动压轴承依靠高速旋转工况下的转子将气体不断地

带入由轴承顶箔内表面与转子外表面形成的环状楔

形空间，利用气体动压效应形成高压气膜，并以此产

生稳定的气膜压力，使转子外表面与轴承顶箔内表

面脱离，从而起到支承转子的作用。

径向轴承波箔结构的主要作用是提供弹性支撑

力，顶箔与顶箔之间以及顶箔与波箔之间的相对运

动产生的库仑摩擦力提供轴承的主要阻尼。推力轴

承则依靠 10 片顶箔的拱形结构以及顶箔与支撑弹

片之间的简支梁单元形成楔形空间，进而利用推

力盘与推力轴承顶箔之间的高速相对运动产生稳

定的气膜支承力，间隙片主要用于提高推力轴承

的 安 装 间 隙 和 安 装 预 紧 。 轴 承 的 箔 片 材 料 为

Inconel⁃X750，涂层材料为特氟龙，其他主要结构参

数如表 1 所示。

1. 2　轴承力学模型

综合考虑顶箔与波箔之间的摩擦、波箔与轴承

套之间的摩擦、各个波箔结构单元之间的相互作用

以及顶箔凹陷变形等多个因素，本文采用如图 2 所

示的 Link⁃Spring 模型开展弹性结构理论分析。在

Link⁃Spring 模型中，每个波箔被等效为一个弹簧，

如图 2（b）所示。

连杆是刚性的，波箔竖直变形量与水平弹簧变

形量之间存在的几何关系如图 3 所示。弹性的波箔

结构单元被等效为一个竖直方向的弹簧，该等效弹

簧的刚度定义为 K v，由文献［4］可得出等效竖直刚

度为：

K i
v = 2( ΔLi - ΔLi +1 ) K 1 + Bi K i + 1

v

Ai
（1）

式中

Ai = 0.5Δhi( 1
tanαi

- μi) (1 - ηi tanai)；

图 1 轴承结构的实物与模型图

Fig. 1 Physical and model diagram of the bearing structure

表 1 轴承的基本参数

Tab. 1 Basic parameters of bearing

参数

轴承内径

波形高度

轴承间隙

数值/mm
44.5
0.2

0.13

参数

波形长度

箔片厚度

涂层厚度

数值/mm
2.5
0.1

0.03

图 2 Link-Spring 力学模型

Fig. 2 Link-Spring mechanical model
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Bi = 0.5Δhi + 1 ( 1
tanαi + 1 + μi) (1 + ηi + 1 tanαi + 1)；

i 为计算过程中的迭代次数；K i
v 为从波箔自由端开

始进行迭代求解，直到固定端的等效垂直刚度；μ 为

波箔与轴承套之间的摩擦系数；η 为波箔与顶箔之

间的摩擦系数。

在进行有限元建模分析时，将顶箔简化为梁模

型，以期模拟由气膜压力分布不均而导致的顶箔凹

陷变形。将计算得到的顶箔等效刚度 K top 和每个波

箔的等效刚度 K v 相加，即可得到波箔和顶箔并联模

型的等效刚度 K f：

K f = K top + K v （2）

1. 3　轴承润滑模型

假设轴颈在轴承中平衡位置受到具有特定位移

和速度的小扰动时，轴心会在平衡位置附近小幅振

动。通过耦合瞬态雷诺方程和支承结构的动态运动

方程，可求解此平衡位置处的轴承动态系数。轴颈

在平衡位置附近振动时，轴承中气膜的动态雷诺方

程为：

∂
∂θ ( p̄h̄3 ∂p̄

∂θ )+ ∂
∂z̄ ( p̄h̄3 ∂p̄

∂z̄ )= Λ
∂ ( )p̄h̄

∂θ
+ 2Λγ

∂ ( )p̄h̄
∂t̄

（3）

式中  p̄ = p
p a
；h̄ = h

C
；θ = x

R
；z̄ = z

R
；Λ = 6μ0 ω

p a ( R
C ) 2

；

t̄ = ω d t；γ = ω d

ω
；p 为轴承气膜压力；p a 为环境压力；h

为气膜厚度；C 为轴承间隙；R 为轴承半径；μ0 为气

体动力黏度；ω d 为激励频率；ω 为轴颈转速；γ 为外

部激励频率和轴颈转动的频率之比。

1. 4　轴承刚度与阻尼计算结果

图 4 是搭接⁃叠片式箔片气体动压轴承的动态

刚度和动态阻尼曲线图。从图 4（a）中可以看出，随

着转速的升高，直接刚度 Kxx 和 Kyy 逐渐增加，且 Kxx

与 Kyy 差值逐渐减小，可以看出搭接⁃叠片式箔片气

体动压轴承在高转速下具有良好的一致性刚度，同

时随着转速的增加，交叉刚度不断降低，而交叉刚度

是转子次同步振动幅值的主要影响因素之一，因此

搭接⁃叠片式箔片气体动压轴承在高转速环境下稳

定性将逐渐升高；从图 4（b）中可以看出，直接阻尼

随着转速的增加而显著减小，而交叉阻尼随转速的

增加变化不明显，且直接阻尼均大于交叉阻尼，因此

所研制的搭接⁃叠片式箔片气体动压轴承⁃转子系统

具有优良的稳定性，文献［12］中也有类似的研究

规律。

2　箔片气体动压轴承转子实验

为探究由搭接⁃叠片式箔片气体动压轴承支承

的转子轴系对转子不平衡量加载以及转子外部载荷

的响应表现，设计了转子实验台系统。

2. 1　实验台结构设计

如图 5 所示，本文所设计的转子实验台主要由

底座、壳体、转子、径向轴承、径向加载磁铁、推力轴

承、推力加载磁铁、冲击涡轮以及涡壳等组成。转子

实验台的测控系统由 NI PXle⁃1071 多路信号采集机

箱配合 Labview 上位机测控软件环境共同组成。在

图 3 波箔竖直变形量与水平弹簧变形量之间的关系

Fig. 3 Relationship between vertical bump foil deformation 
and horizontal spring deformation

图 4 动态参数计算结果

Fig. 4 Calculation results of dynamic parameters
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本文所设计的实验台测试系统中，主要完成对转速、

振动、温度等信号的采集以及对磁铁加载力电压、电

磁调压气阀电压的控制。

径向轴承在实验台的转子两端分布，推力轴承

布置在推力盘两侧；通过电磁调压气阀控制外部空

压机气压，为冲击涡轮提供可变的旋转驱动力，利用

外部直流稳压电源驱动径向加载磁铁与推力加载磁

铁，从而对转子产生轴向和径向非接触加载力；转子

的推力轴承端布置有一对垂直的电涡流位移传感

器，用于检测转子的振动状态以及轴心轨迹；热电偶

温度传感器通过测温孔探入轴承顶箔与波箔之间，

用于测量径向轴承与推力轴承实时温度状态；激光

转速传感器从侧面反光条处采集转子转速信号。

2. 2　轴承‑转子系统动力学设计

对高速旋转机械而言，对轴承⁃转子系统进行转

子动力学校核计算是必不可少的设计过程。本文所

设计的转子实验台通过转子动力学分析软件 XLro⁃
tor 对箔片气体动压径向轴承支承的轴承⁃转子系统

进行转子动力学分析，估算出轴承⁃转子系统的临界

转速分布，用于判断结构设计的合理性。由于实验

台空载时不存在外部载荷，所以在进行转子动力学

仿真计算时暂不考虑承载力。本文所建立的轴

承⁃转子系统的转子动力学计算模型如图 6 所示，为

了简化转子模型，将轴承⁃转子系统中的冲击涡轮以

及锁紧螺母等效为点质量。转子采用空心结构的目

的一方面是为了减小转子自重，降低启动所需的气

源压力和流量，另一方面是为了增加转子的散热面

积，提高实验台转子的散热能力。

由于转子转速可以直接影响箔片气体动压轴承

的刚度，所以在进行转子临界转速分析时，轴承的刚

度系数变化较为明显，不能看成是恒定不变的数值，

这一点与滚动轴承的临界转速计算是有很大区

别的。

计算过程中，将箔片气体动压轴承刚度系数

Kxx，Kyy 与阻尼系数 Cxx，Cyy 代入转子轴系进行特征

值分析，得到轴承⁃转子系统的坎贝尔图，如图 7 所

示。图中的 3 条转子固有频率随转速变化的曲线与

同步振动曲线的 3 个交点分别代表轴承⁃转子系统

的一阶、二阶与三阶临界转速的理论值，从图中可以

看出轴承⁃转子系统的一阶临界转速约为 5000 r/min，
二阶临界转速约为 10000 r/min，三阶临界转速大于

70000 r/min。本文所搭建的实验台正常情况下主要

的长时工作转速区间为 50000~60000 r/min，该区

间不存在转子临界转速，可以认为该轴承⁃转子系统

结构基本满足转子动力学的设计要求。

3　实验过程及结果分析

首先对所研制的箔片气体动压径向轴承样件进

行起飞实验，检验样件是否达到实验要求。随后对

轴承进行转子系统实验，该实验的内容主要是通过

对该箔片动压气体轴承支承的轴系进行不平衡量加

载以及外部载荷加载，根据转子振动响应规律进行

图 6 转子系统动力学分析模型

Fig. 6 Analytic model of rotor system dynamics

图 5 转子实验台实物与模型图

Fig. 5 Physical and diagram of rotor experiment bench

图 7 转子系统的坎贝尔图

Fig. 7 Campbell figure of rotor system
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分析，再针对性地对轴承结构进行优化设计。

3. 1　轴承起飞实验与转子系统实验

轴承起飞实验是为得到摩擦转矩随转速的变化

关系，进一步得到箔片气体动压径向轴承的起飞转

速以及稳定转矩，用以检验轴承样件性能是否满足

基本设计要求。本文设计的起飞实验台的结构示意

图如图 8 所示，由于推力轴承起飞实验较为复杂，且

推力轴承不作为本文研究重点，所以此处不介绍推

力轴承起飞实验。

箔片气体动压轴承的起飞转速是指在转子与轴

承支撑面形成稳定气膜的过程中，转子表面脱离轴

承顶箔支撑面时所对应的转速，是润滑支撑气膜形

成的标志［13］。本文通过起飞实验得到的轴承摩擦转

矩随转速的变化关系如图 9 所示，从图中可以得到

该箔片动压气体轴承的起飞转速约为 7500 r/min，
最大摩擦转矩约为 220 N·mm。

本文针对课题项目中的实际转子结构可达到的

不平衡精度以及正常工况下的外部载荷，设置了 4
组不平衡量加载实验以及 5 组外部载荷加载实验。

实验开始前，将不平衡配重螺钉打磨称重后旋入推

力盘与冲击涡轮在水平位置上相互对应的配重螺钉

孔，保证转子两端不平衡配重螺钉所在位置的连线

与转子轴的轴心线平行，并且旋入相同深度后紧固，

如图 10 所示。不平衡量实验分组如表 2 所示。

实验时，先启动气源，将气压升到 0.5 MPa，期
间随着气压升高，转子稳定升速至转速 50000 r/min
后 关 闭 气 源 ，转 子 稳 定 降 速 到 0 r/min，截 取 从

48000 r/min 自由降速至 6000 r/min 过程中测试系

统采集到的转子的振动响应数据。选取降速过程实

验数据的主要目的是为了排除冲击涡轮的供气装置

产生的噪声干扰，使得实验结果的准确性更高。振

动数据选取的是转子竖直方向布置的电涡流位移传

感器的输出数据，经过 DIAdem 数据处理软件整合

为降速瀑布图。各组不平衡量加载实验降速过程瀑

布图如图 11~14 所示。

图 8 起飞实验台的结构示意图

Fig. 8 Schematic diagram of the take-off experiment bench

图 9 摩擦转矩随转速的变化

Fig. 9 Friction torque versus rotational speed

图 10 不平衡配重螺钉加载孔位置

Fig. 10 Position of the unbalanced weight screw loading hole

表 2 不平衡量实验分组

Tab. 2 Groups of unbalanced weigh experiments

分组

A
B
C
D

不平衡量/(g·mm)
0.130
1.275
3.210
4.608

等级

< G2.5
G2.5
G6.3
G16 

图 11 A 组降速瀑布图

Fig. 11 Deceleration waterfall diagram of group A

图 12 B 组降速瀑布图

Fig. 12 Deceleration waterfall diagram of group B
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为了更清晰地对比出不平衡量大小对转子 1X
振动的影响，本文将各组实验数据的 1X 振动数据提

取出来，并将提取的数据点整合为如图 15 所示的幅

频 Bode图。

1X 振动幅值是转子不平衡量对转子系统影响

的最直观表现。通过对实验过程中的 4 组瀑布图进

行对比分析可以明显发现，各组实验在整体上都呈

现出转子的 1X 振动随着转速的增加先增强再减弱

的趋势；可以发现在 4 组实验中，转子都在转速

12000 r/min 附近越过了二阶临界转速，并且在二阶

临界转速处发生振动叠加，导致振幅增大。在二阶

临界转速之后，随着转速的升高，转子轴的 1X 振动

幅值会显著减小，这也说明了箔片动压气体轴承在

工作过程中所形成的气膜刚度随着转速的升高而增

大，高转速下的箔片动压气体轴承对转子 1X 振动的

抑制效果非常明显。从图 15 中的 4 组实验的 1X 振

动幅值对照可以看出，随着转子两侧不平衡量的增

大，转子的 1X 振动幅值在整体上明显增大，并且二

阶临界转速出现的频率有所提前，同时也可以发现

在转速大于 30000 r/min 时，转子 1X 振动幅值的增

加量明显小于转速小于 30000 r/min 时的增加量，这

也说明了箔片动压气体轴承在高转速范围内可以展

现出较好的转子振动抑制能力，这是滚珠轴承或者

油润滑轴承所无法实现的。

箔片气体动压轴承支承的转子系统的次频振动

是轴承性能的主要评价指标之一。从 A 组到 D 组试

验的瀑布图中可以看出，在不平衡量加载实验过程

中，随着转子加载的不平衡量的增大，B 组实验中的

转子系统开始出现了频率约为 100 Hz 的次频振动，

在 C 组和 D 组中更加明显。在 B，C，D 三组实验中，

次频振动呈现出激发转速逐渐提前，并且幅值逐渐

增大的趋势。

一般认为次频振动出现的原因有两个，一是由

于转子与轴承内壁形成的气膜不够完整，转子局部

位置与轴承顶箔产生间歇性摩擦触碰，导致测得的

转子振动数据中有次频振动分量；二是由于高转速

环境下气膜涡动激起箔片自由端产生自激振动，按

照一定频率拍打转子，导致转子产生具有一定频率

的次频振荡［14］。然而事实上，由于顶箔自由端振荡

时必然会和转子表面有间歇性接触碰磨，所以这两

种解释并不能完全割裂，应该理解为是二者的耦合

作用。

在本文的研究中，为了抑制箔片自由端振荡，对

径向顶箔结构进行了局部结构优化设计。径向顶箔

的形状结构示意图如图 16 所示。

顶箔装配过程中，前一片顶箔的后半部分紧密

搭接在后一片顶箔的前半部分上，5 片顶箔依次搭

接形成环状结构。顶箔中间位置的“阶梯”结构的作

用主要是“隐藏”顶箔的自由端边缘，使装配完成的

轴承内壁尽可能地贴近于圆形，避免箔片自由端的

端面产生凸起，从而减少自由端振荡。从图 16 可以

看出，改变圆心距 d 可以改变“阶梯”结构的高度和

角度，从而影响顶箔自由端相对位置，改变自由端的

振荡情况。为了优化性能，本文在多次调整圆心距

d 后又进行了在 G16 等级下的降速实验，实验结果

图 16 顶箔结构图

Fig. 16 Structural diagram of top foil

图 15 转子幅频 Bode图

Fig. 15 Bode diagram for amplitude and frequency of rotor

图 13 C 组降速瀑布图

Fig. 13 Deceleration waterfall diagram of group C

图 14 D 组降速瀑布图

Fig. 14 Deceleration waterfall diagram of group D
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如图 17 所示，从图 17 中可以看出相对于未调整之前

的 G16 等级降速过程，转子系统的 1X 振动幅值明显

降低，次频振动明显减小，次频出现的转速延后，系

统稳定性得到改善。

3. 2　耦合外载载荷加载实验

由于该箔片气体动压轴承最终应用的某型号涡

扇发动机在实际工况中伴随有轴向以及径向的载

荷，为了尽可能地模拟出该机型实际工况，本文还进

行了不平衡量载荷以及外部载荷对转子共同作用下

的转子降速实验。不平衡量载荷依然通过改变不平

衡配重实现，外部载荷包括轴向载荷以及径向载荷，

通过电磁铁加载装置实现。实验分组如表 3 所示。

实验取 48000 r/min 到 6000 r/min 降速过程转

子竖直方向上的振动数据，各组实验结果瀑布图如

图 18~22 所示。

在实验过程中，E，F，G 组实验过程是在残余不

平衡量情况下，分别对转子进行径向 100 N 的外部

均匀载荷加载、轴向 100 N 的外部均匀载荷加载、轴

向和径向各 100 N 的同时外部均匀载荷加载。在 A

图 17 顶箔结构优化后的降速瀑布图

Fig. 17 Deceleration waterfall diagram after optimizing top 
foil structure

表 3 不平衡量与外部载荷耦合实验分组

Tab. 3 Groups of unbalanced weigh and external load 
coupling experiments

分组

E
F
G
H
I

不平衡量/
（g·mm）

0.130
0.130
0.130
1.275
3.210

等级

<G2.5
<G2.5
<G2.5

G2.5
G6.3

轴向载荷/
N
—

100
100
100
100

径向载荷/
N

100
—

100
100
100

图 18 E 组降速瀑布图

Fig. 18 Deceleration waterfall diagram of group E

图 19 F 组降速瀑布图

Fig. 19 Deceleration  waterfall diagram of group F

图 20 G 组降速瀑布图

Fig. 20 Deceleration waterfall diagram of group G

图 21 H 组降速瀑布图

Fig. 21 Deceleration waterfall diagram of group H

图 22 I组降速瀑布图

Fig. 22 Deceleration waterfall diagram of group I
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组实验中转子没有产生次频振动，所以可以认为<
G2.5 等级的残余不平衡量不会激起转子次频振动，

因此 E，F，G 组实验结果中的次频振动是由外部载

荷激发的。由 E，F，G 组实验结果瀑布图可以看出，

径向载荷和轴向载荷都对转子的 1X 振动以及次频

振动有明显的影响，且影响效果相似。对 1X 振动的

影响主要体现在振动幅值相对于无外部载荷情况下

有一定的增加，对次频的影响主要体现在会激发出

次频并且随着转速增加次频幅值逐渐增大。G 组实

验结果相对于 E，F 组的单独方向外部载荷实验结

果而言，次频振动幅值并没有明显增大，因而可以认

为该系统中径向外部载荷对转子次频的影响与轴向

外部载荷对转子次频的影响相互之间没有很强烈的

叠加干扰。

实验 G，H，I组是转子在同时承受 100 N 径向载

荷以及 100 N 轴向载荷的情况下，分别进行<G2.5
等级、G2.5 等级、G6.3 等级的不平衡量加载实验，这

种工况下的实验将会更加接近工程项目的实际工

况。由于在尝试 G16 等级的不衡量与外部载荷耦合

实验时，转子系统出现了极大的不平衡响应，系统出

现失稳现象，所以为了安全以及保护实验台，未进行

G16 等级的耦合加载实验。从上文分析可知，G 组

实验的转子次频振动是由轴向与径向共同作用下的

外部载荷激发的，B 组实验中的转子次频振动是由

G2.5 等级的不平衡量激发的。对比 H，B，G 组可以

发现 H 组实验的次频振动幅值并非是 B，G 组次频

振动幅值的数值叠加，同样 I 组也不是 C，G 组的数

值叠加，而是远大于数值叠加，可以认为不平衡量对

转子次频幅值的影响与外部载荷对转子次频幅值的

影响出现了一种相互放大的作用。

4　结  论

本文设计并研制了一款搭接⁃叠片式箔片气体

动压轴承，设计并搭建了转子⁃轴承系统动力学实验

台，获得了搭接⁃叠片式箔片气体动压轴承支承的转

子系统在不平衡量加载单独作用下、不平衡量加载

与外部载荷耦合作用下的转子主频振动、次频振动

的响应规律。主要结论如下：

（1）通过起飞实验验证了本文所研制轴承的性

能符合应用要求，并研究了搭接⁃叠片式箔片气体动

压轴承对抑制转子主频振动的规律。所研制轴承的

起飞转速约为 7500 r/min，干摩擦阶段轴承的最大

摩擦转矩约为 220 N·mm，轴承成功起飞后摩擦转

矩稳定降至 20 N·mm 以下；随着转速的升高，转子

的主频振动幅值呈现出先增大后减小的趋势，尤其

在转速大于 30000 r/min 后，箔片气体动压轴承对转

子主频振动的抑制效果非常明显。

（2）不平衡量与外部载荷均会激发转子次频振

动。不平衡量与外部载荷加载耦合实验表明，径向、

轴向载荷都会增大转子的主频振动幅值，并激发次

频振动，且次频振动幅值随转速升高而增大；不平衡

量与外部载荷在激发次频振动方面相互影响，二者

对激发次频振动存在着明显的耦合与相互放大

作用。

（3）优化顶箔结构尺寸可以抑制转子系统次频

振动。不平衡量加载实验结果表明，随着转子不平

衡量的增加，转子系统的主频振动幅值有小幅度增

加（增量小于 20%）；转子次频振动在不平衡量达到

G2.5 后开始出现，且随着不平衡量的增加，产生次

频振动的转速降低、次频幅值增大，因为转子不平衡

量增加后，箔片自由端将会出现自激振荡现象，导致

次频出现。对顶箔结构进行调整，在顶箔中间位置

设置“阶梯”结构，以期“隐藏”顶箔的自由端边缘，避

免箔片自由端的端面产生凸起，并适当调整圆心距

后，转子系统次频振动幅值明显降低。
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A rotor dynamics experimental study on lapped-laminated
 gas foil bearing

GUAN Yu-kun1， ZHU Peng-cheng1， ZHANG Zhen2， FENG Kai1

（1.College of Mechanical and Vehicle Engineering， Hunan University， Changsha 410082， China；
2.AECC Hunan Aviation Powerplant Research Institute， Zhuzhou 412001， China）

Abstract: In this paper， a set of overlapped and laminated foil aerodynamic bearings was developed， which was composed of over⁃
lapped radial bearings and laminated thrust bearings. Meanwhile， a rotor test bench of the foil aerodynamic bearings was designed 
and built. The take-off characteristics of the proposed foil aerodynamic bearings were studied by comparing the speed drop experi⁃
ments of multiple groups of rotors. The influence of rotor unbalance and external load on the rotor dynamics of the bearing-rotor 
system was analyzed. The take-off test results show that the take-off speed of the radial foil pneumatic bearing developed in this pa⁃
per is about 7500 r/min， and the maximum take-off torque is about 220 N·mm. The experimental results show that with the in⁃
crease of rotor unbalance， the 1X frequency vibration amplitude increases gradually， the second critical speed decreases gradually， 
and the frequency of secondary frequency vibration increases gradually. With the increase of rotor speed， 1X frequency vibration of 
the rotor system firstly increases and then decreases， and the amplitude of secondary frequency vibration increases gradually. When 
the center distance of the top foil structure is reduced， the stability of the rotor system increases. The experimental results show 
that both the unbalance and the external load excite the secondary frequency vibration of the system， and the amplitude of the sec⁃
ondary frequency vibration increases with the increase of the rotational speed. Moreover， the unbalance and the external load have 
obvious amplifying effect on each other in the excitation of secondary frequency.
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