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摘 要：采用气体轴承的高速微型燃气轮机具有结构紧凑、做功功率密度大、高转速、轴承功耗低等优点。然而，由

于气体轴承润滑介质气体自身的粘度小，导致了气体润滑轴承有承载能力差、摩擦系数小、高速下的稳定性差等劣

势。基于气体轴承支承条件下的高速涡轮转子系统，通过试验对比研究了轴承供气压力的提高对转子系统气膜振荡

的影响。试验结果表明：气膜振荡发生后，轴承供气压力的提高能够抑制甚至消除气膜振荡，从而控制了混沌运动的

幅值边界，最终达到提高轴承—转子系统稳定性的目的。
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Abstract : Microturbomachinery (MTM) with gas bearings has the advantages of compact structures, high power

density, high speed, low power consumption of bearings, etc. However, gas bearings have the disadvantages of low damping,

low load-carrying capacity and poor stability in high speed operation due to the inherently small gas viscosity. Based on the

high-speed turbine rotor system supported by gas bearings, experimental investigation of the influence of supply pressure on

the gas whip of the rotor system was carried out. The results show that the gas whip can be suppressed and eliminated by

increasing the bearing supply pressure. Thus, the amplitude boundary of chaotic motion can be controlled and the stability of

the rotor-bearing system can be improved.
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二十世纪末期，在全球范围内随着人们对能源

动力的需求结构的变化及对环境低碳排放等要求，
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建立在能量梯级利用概念基础上的冷热电分布式能

源系统受到了极大的重视 [1]。高速涡轮发电技术作

为分布式能源系统中的核心技术之一，目前最高转

速达到 96 000 r/min [2]，在如此高的转速下，压气机、

透平、发电机同轴结构的气体轴承-转子系统的稳定

性研究无疑是其关键 [3－5]。

在国内外，学者们对气体轴承稳定性的研究取

得了诸多成果。在国外，G. Belforte [6]基于气体轴承

转子试验台，研究了不同材质的O型垫圈及不同供
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气压力对转子的稳定阀值的影响。Luis San Andrs,

KeunRyu [7]利用数值计算和试验研究共同验证了随

着供气压力的提高，轴承的直接刚度提高，从而导致

了转子的临界转速的提高；而在过临界转速区时，合

理控制供气压力能够有效地抑制转子的振动幅值。

Florin Dimofte [8]研究了轴承供气压力对气体动静压

混合轴承的稳定性的影响，得出了初始轴承供气压

力的提高能够抑制和消除转子的分频涡动，从而达

到提高轴承稳定阀值转速的目的。在国内，2004年，

杨金福 [9]依据工程实际要求，基于油膜运动的载荷

平衡方程，提出了轴承与转子的流固耦合调频原理

及工程稳定性判别准则。之后，陈策 [10]对动静压混

合气体润滑轴承—转子系统的非线性动力学行为进

行了大量的试验研究，并且给出了转子由周期运动

进入混沌的过程，进一步完善了耦合调频原理和工

程稳定性判别准则。郭俊 [10]通过试验研究了不同供

气压力下的低频耦合涡动特性，得到了提高轴承控

制压力能够有效地抑制了低频涡动的结论。韩东

江 [11，12]研究了升速率和基础加硅胶阻尼垫对轴系稳

定性的影响，得出了合理的升速率能够控制工频的

振动幅值以及基础加阻尼垫能够有效地抑制临界转

速区的工频幅值和低频振荡的发生的结论。马文琦

通过试验研究了轴承供气压力对转子系统临界转速

影响 [13]，得出了与Luis San Andrs相类似的结论：在

一定供气压力范围，临界转速随着轴承供气压力的

提高而增大，振动的幅值随着轴承供气压力的提高

而减少。

总体来看，在升降速过程中，在通过提高轴承供

气压力来控制转子系统的振动进而达到稳定转子系

统的运行方面的研究基本都集中在如何抑制临界转

速时的振动及抑制甚至消除分频涡动的产生。而对

于气膜振荡产生后，进行主动抑制和消除气膜振荡

的研究则非常少。本文运用四圆磁盘的高速静压轴

承支承下的高速涡轮转子试验台，通过试验研究了

气膜振荡发生时轴承供气压力的提高对气膜振荡的

影响。

1 试验系统及测试方案

1.1 试验设备及系统

气体轴承为圆柱型节流孔式纯静压气体润滑轴

承，为了提高轴承的稳定性采用橡胶“O”圈加稳及

切向供气，其结构示意图如图 1所示。轴承的材料

为石墨合金，具有耐高温、自润滑的功能。径向润滑

由轴瓦上轴向分布的 2排固定节流小孔提供，每排

有多个小孔沿着周向均匀分布。轴承内径为

25mm。止推轴承由在轴承侧面沿圆周方向均布的

图 1 静压气体轴承结构

多个小孔组成，它们与转轴止推面能够形成气膜，从

而很好地平衡了转子的轴向推力，进而有效地控制

了整个转子的轴向窜动。

图2为整个试验台及测试系统示意图。整个系

统包括四个部分：试验台本体部分、供气系统、控制

系统及数据采集与分析系统。

图 2 试验设备及系统

试验台本体部分中的轴承转子系统是透平轮、

压气机轮及四个圆磁盘同轴布置的双止推面的气体

轴承—转子结构，见图 3。转轴总长 367.73 mm，跨

距为 65.14 mm，重 896.27 g，主轴（轴承处）直径为

24.97 mm。透平轮和压气机轮分别重 168.59 g、

172.85 g；四个磁盘外径为 88.90 mm，内径 14.81

mm，厚 8 mm，重量为 322.9 g。采用高压气源（来自

空压机）驱动透平轮，透平轮经绝热膨胀过程，将高

压气源转化为低温常压气体；压气机轮为被动轮，随

着转轴的转动，卷吸空气，进行绝热压缩过程，产生

高压高温气体。

供气系统分为主气路供气部分(管路 3)和轴承

气路供气部分（管路1、2）。主气路供气部分的作用

是为试验台本体部分提供高压动力气源，以驱动透

平轮使得轴承转子系统转动；轴承气路供气部分的

作用是为静压气体轴承提供稳定的高压气源，以达
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到对转子的支撑、润滑作用。整个试验系统的高压

空气来自空气压缩机，该空压机的流量范围为

0～1 500 Nm3/h，压力范围为0～1.2 MPa。

控制系统通过人为输出控制信号，供气系统中

的调节阀接受并反馈控制信号，从而达到控制轴承

供气及驱动透平轮高压气体的流量输入，进而控制

轴承供气压力和转子的升速率的目的。

数据采集及分析系统由电涡流位移传感器和数

据采集仪组成。在转轴两尾端正交布置了两个电涡

流传感器，用来测得转轴尾端水平和垂直方向的振

动位移；在压气机端开了键相槽，用来测得转轴转速

及相位数据。

图 3 转子结构示意图

1.2 试验测试方案

为测量气体轴承—转子系统升速过程中的振动

特性，在压气机和涡轮端部均布置了水平和垂直方

向的电涡流振动位移信号传感器，另外在压气机端

部布置了转速信号传感器。

为了研究轴承供气压力对转子系统振动特性的

影响，进行了两组试验，见表1。

(1) 第一组试验保持升速过程中两端轴承供气

压力稳定在0.66 MPa，不接入负载进行发电；

(2) 保证和第一组试验其他条件相同的情况下，

在转速为 34 000 r/min 时将两端轴承供气压力提高

到0.80 MPa。

表 1 两组试验的试验方案

试验序号

1

2

轴承供气

压力/MPa

0.66

0.66

0.80

轴承供气压力

改变时所对应

的转速/ (r/min)

34 000

是否接入

发电负载

否

否

2 试验结果及分析

2.1 试验1的气膜振荡特性

升速过程中，保持轴承供气压力为 0.66 MPa不

变，进行第一组试验。图4是试验1升速过程中的时

间三维谱图，图中横坐标为频率，纵坐标为时间，图

谱颜色的深浅表示各频率幅值的大小，颜色越亮表

示幅值越大。如图可得，在转速 33 320 r/min～39

933 r/min区间时出现了 139.42 Hz～149.04 Hz的气

膜振荡。整个气膜振荡过程的分岔图和典型的轴心

轨迹如图 5所示。转速 33 320 r/min为分岔图形的

幅值边界急剧扩大的起点，该转速后的轴心轨迹为

多周期，转速 34 597 r/min（周期四）和转速 38 225 r/

min时的轨迹为期末振动的典型的轴心轨迹。转子

在转速33 320 r/min以后呈现了多周期混沌现象，分

岔图形幅值边界急剧增大，这是由于气膜振荡和系

统固有频率耦合共振使得低频幅值由 8.911 μm（转

速 33 320 r/min）急剧增大到 108.850 μm（转速 34

478 r/min）导致的。转速达到34 478 r/min之后，混沌

运动明显处于一个界限之内，这表明了混沌自有的

有界特性。所以，根据工程判别准则 [6]，即使系统出

现了气膜振荡，产生混沌行为，依然可以利用混沌的

有界特性，将最大的振动幅值界限控制在轴承的最

大安全界限（该界限由轴承间隙确定）内，则转子系

统可以继续稳定运行而不必停车。

图 4 试验1升速过程的时间三维谱图

2. 2 试验2的气膜振荡特性

由上一小节可以知道，只要控制混沌幅值边界

在最大安全界限之内，转子系统就能够继续安全运

行。因而，为了控制气膜振荡混沌幅值边界的发展，

根据杨金福流固耦合调频原理 [6]，气膜振荡产生后，

基于试验1，在转速为34 000 r/min时，将轴承供气压

力提高到0.80 MPa，进行第二组试验。由图6中1区

域可得，在转速为32 578 r/min时出现气膜振荡现象

（低频为 139.42 Hz），由于在转速为 34 000 r/min时，

轴承供气压力由 0.66 MPa提高到 0.80 MPa，所以 1

区域的气膜振荡在转速为34 871 r/min时消失（低频

为 149.04 Hz）；随着转速的升高，在转速到达 35 778

r/min～39 933 r/min区域（2区域）重新产生了低频为

149.04 Hz的气膜锁频振荡现象。

1区域的气膜振荡到 2区域的气膜振荡的分岔

发展过程如图 7所示，1区域气膜振荡的起始点为

供气压力对高速涡轮转子系统气膜振荡影响的试验 197
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图 6 试验2升速过程的时间三维谱图(见图4说明)

图32 578 r/min，典型的轴心轨迹出现在34 196 r/min

时（周期四）；2区域气膜振荡的典型轴心轨迹出现在

35 690 r/min（周期四）。

2. 3 试验1和试验2对比分析

对比图 7和图 5可得，由于在转速 34 000 r/min

时提高了轴承供气压力，使得试验2中1区域气膜振

荡混沌边界的发展从转速 34 196 r/min开始受到抑

制，使得气膜振荡混沌边界逐渐收敛，最后退出气膜

振荡多周期混沌状态，呈现准周期一状态（如图

7中 34 871 r/min时轴心轨迹所示）。这是由于在转

速34 000 r/min时，轴承供气压力由0.66 MPa提高到

0.80 MPa，试验 2的气膜振荡低频幅值由 37.368 μm

（转速为 34 196 r/min 时）降为 1.600 μm（转速为 34

855 r/min时）导致的（如图8所示）。

转速为34 597 r/min 转速为38 225 r/min

图 5 试验1气膜振荡过程的分岔图及典型轴心轨迹

转速为34 196 r/min

转速为34 871 r/min 转速为35 690 r/min

图 7 试验2气膜振荡过程的分岔图及典型轴心轨迹
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之后，随着转速的升高，在转速 35 778 r/min～

39 933 r/min 区域（试验2中气膜振荡2区域）产生了

第二次气膜振荡的混沌行为，但是混沌的幅值边界

（最大幅值小于 40 μm）相对于试验 1的混沌的幅值

边界（最大幅值大于100 μm）小很多。这是由于，如

图8所示，试验2过程中，在转速为34 000 r/min时轴

承供气压力提高到了 0.80 MPa，从而抑制了试验 2

中2区域的气膜振荡的低频幅值，使得试验2的气膜

振荡低频最大值为37.368 μm，远小于试验1的气膜

振荡低频幅值106.027 μm（转速399 933 r/min时）导

致的。

图 8 试验1和试验2中气膜振荡低频幅值随工频变化曲线

这表明气膜振荡发生后，轴承供气压力的提高

能够抑制甚至消除气膜振荡的发展，并且对整个气

膜振荡过程的低频幅值有明显抑制作用，从而有效

地控制混沌的幅值边界，最终达到使转子系统稳定

运行的目的。

3 结 语

（1）在转速 33 300 r/min左右，转子系统出现气

膜振荡现象，并且随着转速的增加，由于气膜振荡与

固有频率耦合共振导致了振荡低频幅值的急剧增

到，从而引起了气膜振荡区域分岔图形的幅值边界

急剧增大；

（2）对比试验 2 和试验 1 得出，由于在转速

34 000 r/min将轴承供气压力提高到0.80 MPa，从而

使得试验2中1区域的气膜振荡混沌幅值边界收敛，

转子系统从多周期混沌状态退出，呈现为周期一状

态，并且在相同转速下，试验 2中 2区域的低频振荡

幅值远小于试验1中的低频振荡幅值；

（3）气膜振荡发生后，轴承供气压力的提高能

够抑制甚至消除气膜振荡的发展，从而有效地控制

了混沌的幅值边界，达到提高转子系统运行的稳定

性的目的。
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