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利用轴瓦可调轴承控制柔性转子系统的振动响应 *

张 磊 1，2，徐 华 1，2，裴世源 1，2，张胜伦 1，2，郭亚南 1，2

（1. 西安交通大学 机械工程学院，陕西 西安 710049；
2. 西安交通大学 现代设计及转子轴承系统教育部重点实验室，陕西 西安 710049）

摘 要：提出了一种轴承下瓦可移动轴承，该轴承可以通过改变轴瓦的位置调整转子系统的工作状

态。介绍了这种可调椭圆轴承的结构和工作原理，该轴承结构可以实现在连续工作状态下调节轴承椭圆

度，而且与传统固定瓦轴承相比更加适合变工况下运行。通过 FEM数值方法建立了转子-可调轴承模

型，利用该模型研究了可调椭圆轴承对转子加速过程中动力学特性的影响。通过研究发现，转子未达到

临界转速前增大椭圆度可以有效减小转子的振动幅值，抑振作用可达到65%；当接近临界转速时，减小

椭圆度可以使转子的共振振幅明显降低，抑振作用达到37%左右；越过临界转速后再增大椭圆度有效减

小转子振动，抑振作用可达到 60%。然后搭建与理论模型完全一致的转子-可调轴承试验台，经过试验

验证，证实了在升速过程中，合理调节椭圆度可以明显减小转子的振动，让转子系统更加平稳地升速到

工作转速。
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Abstract：A lower pad movable journal bearing is proposed. This bearing can adjust the working status of
the rotor system by changing the position of the bearing pad and improve the stability of the rotor system. The
structure and working principle of the adjustable elliptical bearing are introduced. The bearing structure can ad⁃
just the ellipticity of the bearing under continuous working conditions. This kind of adjustable bearing is more
suitable for changing working conditions than traditional fixed-bearing bearings. A simple rotor-adjustable bear⁃
ing model is established by finite element method. The effects of adjustable elliptical bearing on the dynamic char⁃
acteristics of the rotor during acceleration are studied by using the model. Through research，it is found that in⁃
creasing the ellipticity before the rotor reaching the critical speed can effectively reduce the vibration amplitude of
the rotor，and the vibration suppression effect can reach 65%. When approaching the critical speed，reducing the
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ellipticity can significantly reduce the resonance amplitude of the rotor，and the vibration suppression effect
reaches about 37%. After crossing the critical speed，increasing the ellipticity can effectively reduce the vibration
of the rotor，and the vibration suppression effect can reach 60%. Then，a rotor adjustable bearing test rig which is
completely consistent with the theoretical model is built. It has been verified by experiments that during the speed
increase process，the reasonable adjustment of the ellipticity can significantly reduce the vibration of the vibrat⁃
ing rotor，allowing the rotor system to rise more smoothly to the working speed.

Key words：Adjustable journal bearing；Ellipticity；Rotor-bearing system；Rotor dynamics；Vibration
suppression

1 引 言

轴承作为航天发动机的核心部件，其结构和性

能的研究一直是工业界研究的重点。为了减小航空

发动机的振动，提高旋转机械的运行稳定性，许多新

型轴承的概念和控制方法被提出来。旋转机械一般

通过固定瓦轴承支撑，当旋转机械由于转速、载荷变

化导致运行不稳定时，固定瓦轴承无法根据实际工

况做出调节反应，改善旋转机械的运行状态。现在

普遍采取的方法是利用可倾瓦轴承或者椭圆轴承提

高转子系统的稳定性［1-2］。可倾瓦轴承可以通过减小

油膜涡动的切向力来消除油膜的不稳定性，但是缺

点是结构复杂、加工成本高。椭圆轴承可以通过增

大轴径的有效偏心率，压低轴颈在轴瓦的工作位置，

提高转子系统的稳定性，但是其轴瓦不具备调节功

能。当转速等工况条件改变，固定瓦轴承无法根据

实际工况调节轴承参数，可能造成转子振动过大，油

膜失稳等安全性问题，严重影响转子轴承系统的稳

定运行。因此为了提高转子系统的稳定性，有必要

提出一种合理有效的振动抑制方法。

由于航天工业和制造业对旋转机械的精度和稳

定性提出了更高的要求，人们开始把研究的重点转

向轴承性能。为了提高旋转机械的稳定性很多可调

或者可控轴承的概念被提出，比如轴瓦可移动轴

承［3-4］、柔性套筒轴承［5-7］和电磁轴承［8-9］等。还有很

多振动控制理论被应用于轴承特性计算，比如最优

调 节 器 理 论［10］、扰 动 观 测 器 理 论［11］、变 速 反 馈 方

法［12-13］以及不连续弹簧特性法［14］。前人通过理论和

实验研究，已经证明可调可控轴承可以明显改善传

统轴承润滑性能，一些抑制振动方法也得到了广泛

认可。

为了提高转子系统的稳定性和减小振幅，许多

可调轴承结构和优化控制方法在文献中提出来。例

如，Palazzolo等［15］研究了压电致动器在旋转机械主动

振动控制中的应用，研究结果显示，采用压电致动器

主动控制的方法可以显著减小不平衡响应、瞬态响

应和次同步响应的幅值。Dohnal等［6］通过周期性地

改变主动磁轴承的控制参数来实现轴承的刚度系数

的周期性开环控制。这种周期性变化可以增强转子

系统的有效阻尼，从而提高柔性转子系统的稳定性。

Tuma等［16］提出了一种主动振动控制系统的工作原

型，可以通过压电致动器实现对滑动轴承的控制。

研究结果表明，主动振动控制系统大大延伸了工作

转速的范围。 Ishida等［17］提出了一种不连续弹簧概

念，该概念使用不连续的弹簧特性来抑制旋转机械

振动。Santos等［18-20］通过液压控制系统改变了滑动

轴承的润滑性能，发现这种方法可以减小刚性转子

系统的振动。Chasalevris等［21-22］提出一种被动可调

的滑动轴承，这种轴承不需要任何其它操作就可以

完成轴承间隙调节。通过研究发现该轴承可以有效

减小轴颈的共振振幅，将轴承应用于大型转子轴承

系统时，有效改善转子系统的运行稳定性。还有一

些学者把滑动轴承和电磁轴承的优点结合在一起，

使用电磁轴承的控制方法治理滑动轴承的不稳定

性。目前学术界提出了很多关于改善转子系统稳定

性的方法，并且在理论和实验研究过程中也取得很

多学术成果。但是由于成本和可靠性等原因，只有

很少方法可以满足工业汽轮机的实际应用。

目前，学术界主要通过优化弹性支撑系统和主

动振动控制算法来抑制转子的振动，这些振动抑制

方法一般是基于液压系统或电磁系统，并取得了一

些研究成果。本研究提出了一种下轴瓦可调的轴承

概念，这种可调轴承基于机械传动结构，可以实现将

主动控制应用于流体轴承。这种轴承概念继承了滑

动轴承和电磁轴承的特性，具有承载能力大、高阻尼

的优点，并具备主动控制能力。本文提出这种结构

配置的目的是为了在不改变轴承基座高度的条件

下，改变轴承垂直方向的油膜间隙，从而调节轴颈的

工作状态。目前仅提出可调轴承的初步设计，在实

际工业中可能无法应用。但是在本文的实验和理论
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研究中，发现可调轴承对转子系统的动态特性有很

大影响，通过调整椭圆度有效抑制转子的振动，同时

也可以改变轴承的刚度阻尼系数，消除转子系统的

不稳定性。

2 可调轴承的结构设计与数值计算

2.1 可调轴承结构设计和操作原理的描述

椭圆轴承的椭圆是工程意义上的椭圆，不是数

学中定义的椭圆，它由两个圆心不重合的圆弧组成。

椭圆轴承的顶部间隙小于侧部间隙，因此上下轴瓦

均可形成油楔，使椭圆轴承具有更好的运行稳定性。

因此椭圆轴承在许多大中型汽轮机中得到了广泛的

应用。本文提出的可调椭圆轴承具有调节油膜间隙

的能力，通过下瓦的上下滑动改变轴承顶部间隙的

大小。如图 1所示，可调轴承由上下两瓦组成，轴承

上瓦固定，下瓦在楔形滑块的推动下沿着导轨在垂

直方向上下滑动。下瓦在向上移动过程中，轴承的

油膜间隙减小，刚度系数增加，轴颈被更大油膜力包

裹住，承载能力增加。下瓦在向下移动过程中，轴承

的油膜间隙增大，刚度系数减小，导致油膜的承载能

力减小，但是下瓦向下移动可以获得更大的阻尼消

除自激振动，提高系统稳定性。所以旋转机械在运

行过程中，选择合理的油膜厚度对转子系统的稳定

性有显著的影响。

图 2为可调轴承结构设计图，其工作原理是：通

过丝杠 2把旋转运动转化为楔形滑块 8的水平移动，

再通过楔形滑块 8推动轴承下瓦 6上下滑动，从而导

致轴承的油膜间隙改变。当轴颈的振动过大不符合

工况要求时，通过调节丝杠改变油膜厚度，从而改善

转子系统的工作状态。该轴承结构基于机械传动原

理，将主动控制应用于流体轴承，可以在不同转速

下，根据转子实际的振动情况调节轴承椭圆度，通过

改变油膜厚度来抑制转子的振动，使转子加速过程

中的振动幅值始终保持在安全范围内。通过机械传

动系统调节轴承油膜间隙是可调轴承的一个重要特

征。机械传动系统可靠性高、承载能力大，将机械传

动系统应用于滑动轴承，有效改善滑动轴承在不同

工况下的工作状态。

可调椭圆轴承的一个重要参数是椭圆度，当轴

颈的中心 O'与轴承的几何中心 O重合时（见图 3），可

调轴承半径间隙的最大值为 cmax ≈ c r ( c r = R - r )，最
小值为 cmin = c r - e'，e'为椭圆轴承的预置偏心距。轴

承的椭圆度定义为

δ == e'
c r
= 1 - cmin

cmax
（1）

在本研究中，椭圆度的调整对转子系统的稳定

性有着至关重要的影响。合理调整椭圆度可以大大

提高转子系统的稳定性。为了使可调椭圆轴承具有

显著的抑制振动效果，可调椭圆轴承的油膜间隙被

设计成具有较大的调节范围。本研究中的椭圆度可

以从 0调节到 0.7。当轴承下瓦向下移动到极限位置

时，轴承顶隙与侧隙相等，这时轴承成为椭圆度为 0
的传统圆柱形轴承。当轴承下瓦向上移动时，为了

让轴承和轴颈之间具有良好的润滑，必须确保轴承

的顶隙不能太窄，因此本研究设定最大椭圆度为 0.7。
在下面的理论和实验研究中，使用椭圆度作为调节

参数。通过研究不同椭圆度下转子系统的动态特

性，得到了利用可调轴承提高转子系统稳定性的

方法。

椭圆轴承的设计是研究过程中非常重要的一部

分。为了满足实验要求，轴承的椭圆度具有尽可能

大的调整范围。在这项研究中，轴承的椭圆度设计

Fig. 1 Schematic diagram of adjustable bearing structure

Fig. 2 Adjustable bearing structure design and description
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为 从 0 变 化 到 0.7。 轴 承 下 瓦 垂 直 可 移 动 范 围 为

112μm，用于调整轴承椭圆度。通过上述条件列出以

下方程

1 - cmin1
cmax

= 0，1 - cmin2
cmax

= 0.7 （2）
cmin1 - cmin2 = 112 （3）

求解上述方程得到顶隙 cmin = 48μm~160μm，侧

隙 cmax = 160μm。 加 工 孔 与 轴 之 间 的 匹 配 间 隙 为

160μm。

根据轴承椭圆度的定义计算出上述设计参数满

足实验要求，椭圆度可以在 0~0.7变化。表 1是可调

椭圆轴承的具体设计参数。在以后的实验研究中，

以椭圆度作为调整参数，通过调整轴承下瓦的移动

距离，在不同椭圆度下进行了实验研究。

图 4是实现椭圆度可调方案的实际结构装置。

轴承瓦被分割为上下两部分，上瓦与基座固定，下瓦

可以上下滑动。在丝杠与轴承下瓦之间通过斜铁连

接，通过丝杠旋转运动转化为斜铁水平直线运动，通

过斜铁水平直线运动转化为下瓦的垂直运动。丝杠

的导程为 1mm，斜铁与轴承下瓦接触平面的斜率为

1/125，当丝杠转动一圈时，带动斜铁水平移动 1mm，

并导致轴承下瓦垂直滑动 8μm。由于斜铁的水平移

动范围是 14mm，所以可移动下瓦的垂直运动范围是

112μm。根据前面介绍的椭圆度计算公式可以得出，

丝杠每旋转两圈，下轴瓦垂直移动 16μm，椭圆度的

值就改变 0.1。丝杠处于初始位置（最右端），轴承为

圆形轴承。当丝杠旋转两圈时，可调轴承为椭圆度

为 0.1的椭圆轴承，当丝杠旋转 14圈时，椭圆度调整

为 0.7。下面的研究是根据这种操作方法来调整椭圆

度的值。

2.2 可调轴承动力学特性的评估

可调轴承具有调节油膜厚度的能力，油膜厚度

不同对应的动力学特性不同。下面开始研究轴承在

调节过程中，对轴承的动力学特性造成的影响。有

了这些结果，下一步就可以彻底研究可调轴承对转

子系统稳定性的影响。

图 5是可调轴承工作状态下轴颈和轴瓦的位置

关系示意图。在某一工作状态下，可调轴承上瓦和

下瓦都可以形成油膜压力，根据轴颈与轴瓦的位置

关系，计算出上瓦与下瓦的油膜厚度表达式。图中 O

为轴承的几何中心；O'为轴颈轴心；O1，O2分别为上下

轴瓦的圆心；e为轴承偏心距；e'为预置偏心距；e1，e2
分别为瓦 1、瓦 2的偏心距；θ为轴承偏位角；θ1，θ2 分

别为瓦 1、瓦 2的偏位角；W为垂直向下的外载荷；轴

承半径为 R；轴径半径为 r；h1，h2分别为上下瓦的油膜

厚度。参数可调轴承可以根据工况条件，调节油膜

Fig. 4 View and description of the physical structure of the

adjustable journal bearing device

Table 1 Design parameters of adjustable elliptical bearings

Parameters
Bearing width/mm
Bearing diameter/mm

Ellipticity
Top clearance/μm
Side clearance/μm

Value
30
40

0 ~ 0.7
160，144，128，112，96，80，64，48

160

Fig. 3 Geometric relationship between preset eccentricity,

top clearance and side clearance of elliptical bearing
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间隙的大小，改变轴颈在轴瓦中的工作位置，同时使

轴承的刚度阻尼系数发生变化，从而改变轴承的动

力学特性。

根据轴承在稳定工作状态下轴颈中心和轴承中

心的几何关系计算油膜厚度。在图 5中，根据三角形

O'O1M的几何关系建立油膜厚度关系式

R2 = e1 2 + ( r + h1 )2 - 2e1 ( r + h1 )cosφ 1 （4）
将上式两端同时减去 e1 2 cos2φ 1并整理得

h1 = (R2 - e21 sin2φ 1 ) - r + e1 cos φ 1 （5）
将式（5）采用级数展开，得

h1 = R [ 1 - 12 (
e1
R
)2 sin2φ 1 +

1
2 × 4 (

e1
R
)4 sin4φ 1 - ⋅ ⋅ ⋅ ] - r + e1 cosφ 1 = C +

e1 cosφ 1 - 12 ×
e1
R
esin2φ 1 + 18 (

e1
R
)3 sin4φ 1 - …

（6）

在流体润滑情况下有
e1
R
≤ 0.001，因此略去式（6）

中高阶小量，则油膜厚度表达式为

h1 ≈ C + e1 cosφ 1 （7）
根据下瓦 1的油膜厚度表达式和轴承几何关系，

用类比法求得上瓦 2的油膜厚度表达式为

h2 ≈ C + e2 cosφ 2 （8）
轴承的偏位角 θ和偏心距 e与上下瓦的偏位角和

偏心距的几何关系如下

e1 = e2 + ( )e' 2 + 2ee'cosθ （9）
e2 = e2 + ( )e' 2 - 2ee'cosθ （10）

θ1 = arcsin esinθe1 （11）

θ2 = arcsin esinθe2 （12）
分别将式（9）~（12）代入式（7）和式（8），得到油

膜厚度表达式为

h =
ì

í

î

ï
ï
ï
ï

c r + e2 + ( )e' 2 + 2ee'cosθ cos (φ - arcsin esinθ
e1

)

c r + e2 + ( )e' 2 - 2ee'cosθ cos (φ - π + arcsin esinθ
e2

)
（13）

将式（13）进行无量纲化，两边除以 cr，得到可调

轴承油膜厚度的无量纲最终表达式为

H =
ì

í

î

ï
ï
ï
ï

1 + ε2 + δ2 + 2εδcosθ cos (φ - arcsin esinθ
e1

)

1 + ε2 + δ2 - 2εδcosθ cos (φ - π + arcsin esinθ
e2

)
（14）

在式（14）的右端含有椭圆度项，通过调节椭圆

度的值可以改变油膜厚度的值，这是计算可调轴承

动力学特性很重要的一点。椭圆度是椭圆轴承特有

的轴承参数，在本文研究中椭圆度的调节对转子系

统的稳定性有至关重要的影响，通过合理的调节椭

圆度，可以极大提高转子系统的稳定性。为了使椭

圆轴承具有明显的抑振作用，设计椭圆轴承的油膜

间隙有较大的调节范围，本研究椭圆度变化为 0.1~
0.7。在后面章节研究可调轴承动力学特性时，以椭

圆度为可控变量，通过调节椭圆度的值提高转子系

统的稳定性。从式（14）得到上下瓦的油膜厚度后，

将油膜厚度表达式带入雷诺方程就可以计算出椭圆

轴承的润滑特性。假定轴瓦中流动的油膜遵循以下

假设：

（1）油膜流动是层流，适用于雷诺方程。

（2）整个油膜的粘度和密度是恒定的。

（3）轴承在稳定的工况条件下运行。

（4）轴承边缘处的油膜压力为零，油膜压力不会

随着厚度的变化而变化。

（5）润滑剂的属性在整个油膜中基本不变。

（6）轴颈不会在轴承中倾斜。

（7）油膜的可压缩性可以忽略不计。

（8）与粘性力相比，作用在润滑剂上的重力和惯

性力可以忽略不计。

（9）与径向方向的变化率相比，油膜在轴承的周

向和轴向速度的变化率可以忽略不计。

（10）流体和固体表面之间没有滑动。

Fig. 5 Schematic diagram of the positional relationship

between the journal and the bearing pad under the working

condition of the adjustable bearing
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然后，假定油膜压力分布 p满足本文中给出的有

限长轴承的无量纲雷诺式

∂
∂φ (h3 ∂p∂φ ) + ( dl )

2 ∂
∂λ (h3

∂p
∂λ ) =

3 ∂h∂φ + 6 (ε cos φ + εθ' sin φ )
（15）

在每个离散时刻可调轴承的压力分布通过使用

有限差分法 FDM求解方程式（15）来评估。在轴向和

圆周方向上分别以 20×20间隔的有限差分网格计算

油膜压力，计算结果将用于评估轴承的动态特性。

为了找出合理的调节方案提高转子系统的稳定

性，需要研究不同椭圆度下轴承的动力学特性。可

调轴承上下瓦均是油膜压力负荷区域，所以需要分

别计算两个轴瓦的动力学特性。在计算油膜刚度和

阻尼系数时，需要首先解出轴颈在轴承中的平衡位

置（θ，e），然后根据式（9）~（12）分别计算出上下瓦的

偏心率和偏位角。把上下瓦的偏心率和偏位角带入

方程（10），计算出上下瓦的油膜厚度。把油膜厚度

带入雷诺方程，如式（15），然后对雷诺方程各项扰动

参数求偏导，即可获得各项扰动压力的微分方程，如

式（16）~（19）。最后对微分方程求积分，获得油膜的

动力特性系数，如式（20）~（23）。其中，φ11是下轴瓦

开始形成油膜的角度，φ12是下轴瓦油膜破裂的角度。

φ21是上轴瓦形成油膜的角度，φ22是上轴瓦油膜破裂

的角度。阻尼系数的计算过程与刚度系数计算过程

基本一致，本文中省略。

∂
∂φ (h3 ∂pe∂φ )+ ( dl )

2 ∂
∂λ (h3

∂pe
∂λ ) =

-3sinφ - 9
h
cos φ ∂h∂φ +

3h [ (cos φ ∂h∂φ + sin φh) ∂p∂φ + ( dl )
2
cos φ ∂h∂λ

∂p
∂λ ]

（16）

∂
∂φ (h3 ∂pθ∂φ ) + ( dl )

2 ∂
∂λ (h3

∂pθ
∂λ ) =

3 cos φ - 9
h
sinφ ∂h∂φ +

3h [ (sinφ ∂h∂φ + cos φh) ∂p∂φ + ( dl )
2
sinφ ∂h∂λ

∂p
∂λ ]

（17）

∂
∂φ (h3 ∂pė∂φ ) + ( dl )

2 ∂
∂λ (h3

∂pė
∂λ ) = 6cosφ （18）

∂
∂φ (h3 ∂pθ̇∂φ ) + ( dl )

2 ∂
∂λ (h3

∂pθ̇
∂λ ) = 6sinφ （19）

Kxx = -∫01 ∫φ11φ12
pecos ( )θ1 + φ 1 dφ 1dλ -

∫01 ∫φ21φ22
pecos ( )φ 2 - θ2 dφ 2dλ

（20）

Kxy = -∫01 ∫φ11φ12
pesin ( )θ1 + φ 1 dφ 1dλ -

∫01 ∫φ21φ22
pesin ( )φ 2 - θ2 dφ 2dλ

（21）

Kyx = -∫01 ∫φ11φ12
pθcos ( )θ1 + φ 1 dφ 1dλ -

∫01 ∫φ21φ22
pθcos ( )φ 2 - θ2 dφ 2dλ

（22）

Kyy = -∫01 ∫φ11φ12
pθsin ( )θ1 + φ 1 dφ 1dλ -

∫01 ∫φ21φ22
pθsin ( )φ 2 - θ2 dφ 2dλ

（23）

上面的描述简单介绍了可调轴承动力学系数的

计算过程，利用式（20）~（23）可以计算得到可调轴承

动力学系数。为了研究椭圆度对转子系统稳定性的

影响，使用上面的公式计算出不同椭圆度下，转子系

统升速过程中刚度和阻尼系数的变化关系如图 6所
示。从计算结果可以发现，随着转速的增大，转子中

心位置上移，油膜垂直方向和水平方向的刚度和阻

尼系数都减小。在同一转速下，椭圆度越大，垂直方

向的刚度和阻尼系数变化显著，水平方向的刚度和

阻尼系数变化比较小。这是因为椭圆度增大时，轴

承下瓦向上移动，顶隙减小而侧隙不变，必然造成垂

直方向的刚度阻尼系数有很大变化，而水平方向的

刚度阻尼系数基本不变。

图 6中的 Kxx代表水平方向的刚度系数，Kyy代表

垂直方向的刚度系数；Dxx代表水平方向的阻尼系数，

Dyy代表垂直方向的阻尼系数。滑动轴承交叉刚度和

阻尼虽然对系统稳定性有极大的影响，但是从数值

模拟定性研究椭圆度对转子振动响应的影响角度，

忽略交叉项是可行的。所以为了减小计算量，忽略

交叉项。

2.3 可调轴承-转子系统数值计算

旋转机械在加速过程中，转子的振动响应会发

生比较大的变化，接近临界转速时转子的共振振幅

迅速增长，剧烈的振动严重影响旋转机械的安全稳

定运行。为了研究椭圆度对旋转机械稳定性的影

响，建立简单的柔性转子模型，如图 7所示。通过将

可调椭圆轴承应用于旋转机械，研究可调椭圆轴承

对旋转机械稳定性的作用。转子轴承系统参数见表

2。利用上一节推导的动力学计算公式，求解出不同

椭圆度下转子系统升速过程中刚度和阻尼系数的变
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化关系，如图 6所示。

根据转子轴承系统的结构建立有限元模型，如

图 8所示。该有限元模型由 8个单元组成，其中 M，

K，C分别为转子系统的质量矩阵、刚度矩阵和阻尼矩

阵，Q为系统振动响应矩阵，q为位移量，F为系统所

受的载荷，其中 FB代表轴承对系统施加的载荷，FD代

表质量盘对系统施加的载荷。轴承的刚度和阻尼矩

阵分布在第 2和第 8个节点位置，质量盘矩阵在第 5
个节点位置。调节椭圆度时，只需要把相应椭圆度

下的刚度和阻尼代入到轴承节点位置的矩阵中，然

后建立对应的动力学方程来求解响应。

转子轴承系统的动力学方程为

Mq″ + Cq' + Kq = F （24）

根据图 6得到不同椭圆度下轴承的刚度和转速

的关系，把刚度和阻尼系数分别带入到动力学方程

中，然后利用 Runge-Kutta变步长积分求解动力学方

程，得到转子系统的动力学响应。详细计算过程在

其它文章介绍，本文省略。

通过前面的轴承动力学性能评估和转子系统理

论模型设计，大致的研究方案已经建立。下面利用

上述理论模型分别研究不同运转情况下，椭圆度对

转子系统稳定性的影响。首先研究转子在远离临界

转速时，转子以稳定转速运行，调节椭圆度对转子振

动响应的影响；然后研究越过临界转速时，椭圆度对

转子共振响应的影响。该转子轴承系统的临界转速

为 1.5kr/min，选取 1kr/min和 2kr/min为远离临界转速

Fig. 6 Stiffness and damping coefficients of the adjustable bearing as a function of rotational speed

Fig. 7 Adjustable elliptical bearing rotor system model
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的稳定转速。

首先计算转子稳定运行时，不同椭圆度下转子

的振动响应。在固定转速下（1kr/min），分别设置椭

圆度为 0.1，0.3，0.5和 0.7，把刚度和阻尼值分别带入

到动力学方程中，然后利用 Runge-Kutta变步长积分

求解动力学方程，得到转子的动力学响应。图 9是轴

承位置不同椭圆度下轴颈的振动响应图。其中 Abx，

Aby分别代表轴承位置转子水平方向和垂直方向的振

动幅值。

从图 9中的计算结果发现，通过引入可调轴承，

轴颈的振幅降低高达 65％。转子振幅的减小程度与

轴承椭圆度有紧密联系。在图 9中，椭圆度越大的值

导致越强的抑制振动效果，并且水平方向和垂直方

向振幅的减小程度几乎相同。椭圆度从 0.1调到 0.7，
转子的振幅明显减小，垂直方向从 0.023mm降低到

0.007mm，水平方向从 0.026mm降低到 0.008mm。

然后将转速调节到 2kr/min，让转子在此转速下

稳定运行，其它工况条件与 1kr/min完全相同，研究椭

圆度对转子振动幅值的影响。计算结果如图 10所
示，转子的振幅变化与 1kr/min运行时大致相同，减振

作用可以达到 60%，但是在 2kr/min运转，转子的振幅

幅值会更大一些。通过调节椭圆，转子水平和垂直

方向的振幅都会明显减小，椭圆度越大，转子的振动

幅值越小。

图 10中的椭圆度调到 0.7时出现了其它振动频

率，下面绘制轴心轨迹和振动频域图分析解释这一

现象。

图 11中转子的轴心轨迹呈椭圆形，在固定转速

Fig. 9 Vertical and horizontal amplitude of the response of

the journal at the locations of the adjustable bearings as a

function of time under different ellipticity (1kr/min)

Fig. 10 Vertical and horizontal amplitude of the response of

the journal at the locations of the adjustable bearings as a

function of time under different ellipticity (2kr/min)

Fig. 8 Assembly of the finite element model of the rotor-

bearing system

Table 2 Physical and geometrical properties of the rotor bearing system

Parameters
Young's modulus/GPa
Material density/（kg/m3）
Lubricant Viscosity/Pa·s
Bearing radius/mm
Shaft radius/mm
Disc radius/mm

Value
206
7850
0.011
20
20
120

Parameters
Disc width/mm
Disc mass/kg
Shaft mass/kg

Bearing radial clearance /mm
Ellipticity
Shaft span/m

Value
90
29.3
13.2
0.2
0~0.7
1.2
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2kr/min，转子振动的幅值随轴承椭圆度的增大而减

小；椭圆度从 0.1调节到 0.7，轴心轨迹逐渐减小，减小

程度达到 60%以上，和前面的计算结果一致。由图

11还可以发现，当椭圆度为 0.7时，轴心轨迹出现了

大圈套小圈的现象，这种现象可以用频谱分析解释。

图 12为频谱分析结果，当椭圆度调到 0.7时，系

统除了因为质量不平衡导致的转子同频振动外，还

出现了一个新的振动分量，频率为转频的一半，这个

振动分量是油膜的半频涡动，图 11中出现的轴心轨

迹大圈套小圈即是由于发生了油膜半频涡动。油膜

半频涡动也就是造成图 10中椭圆度为 0.7时出现其

它振动频率的原因。油膜涡动一般不会破坏轴承的

正常润滑，对转子的正常运行影响不大，但是它是转

子-轴承系统开始出现失稳的前兆。

由上述两次计算结果可以得出结论，在远离临

界转速的固定转速下，增大椭圆度可以有效的抑制轴

颈的振幅。转子系统的临界转速为 1.5kr/min，1kr/min
和 2kr/min分别位于临界转速上下两侧，所以可以推

测在加速到临界转速前和越过临界转速以后都可以

通过增大椭圆度来减小转子的振幅。下一节将对此

推测结论进行验证。

下面再研究越过临界转速时，椭圆度对转子共

振振动的影响。转子以恒定的加速度升速，在 20s内
均匀加速到 3kr/min。分别设置椭圆为 0.1，0.3，0.5，
0.7，计算不同椭圆度下转子的共振振动的变化情况。

众所周知，转子第一阶阵型为弓形，当越过第一阶临

界转速时，转子中间位置振幅最大。所以在研究共

振响应时，首先要计算转子中间位置的振幅。图 13
为不同椭圆度下，转子越过临界转速时转子中间位

置共振振幅的变化情况。其中 Amx，Amy分别代表转子

中 间 位 置 质 量 盘 处 水 平 方 向 和 垂 直 方 向 的 振 动

幅值。

从图 13的计算结果可以看出，在越过临界转速

Fig. 12 Frequency domain data of journal under different

ellipticity at 2kr/min

Fig. 11 Axis orbit of journal under different ellipticity at

2kr/min

Fig. 13 Response amplitude of rotor disk during rotor

acceleration under different ellipticity
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时，转子的共振振幅会急剧增大，远远大于在 1kr/min
和 2kr/min运转时转子的振动幅值。并且在越过临界

转速时，椭圆度越小（轴承间隙越大）导致越强的抑

制振动效果，这与前面 1kr/min和 2kr/min运行时的计

算结果完全相反。从计算数据可以看到，通过减小

椭圆度，转子垂直方向的共振振幅从 2.25mm降低到

1.45mm，振 幅 减 小 36%，水 平 方 向 的 共 振 振 幅 从

1.35mm降低到 0.85mm，振幅减小 37%。

从上述三组数值模拟可以得出以下结论：转子

加速到临界转速前，增大椭圆度（油膜间隙减小），轴

承的刚度增大，轴颈被更大的油膜力包裹住，导致转

子的振幅减小；当转子加速到临界转速时，减小椭圆

度（油膜间隙增大），轴承获得更大的阻尼，可以吸收

转子的振动能量减小转子共振振动；越过临界转速

以后，同样通过增大椭圆度（减小油膜间隙）可以减

小转子的振动。

3 可调轴承转子系统实验研究

为了验证第三节的数值模拟结果，设计并搭建

转子轴承试验台，该试验台的设计结构与数值计算

模型一致。试验台的布局及各部分的描述如图 14所
示，转子轴承系统的物理属性和几何尺寸如表 2所
示。可调轴承安装在远离电机的一端，在实验过程

中可调轴承可以根据工况条件调整椭圆度。本次试

验模拟转子系统的加速过程，在 20s内转速从 0r/min
均匀加速到 3kr/min，然后降速停机。其中 1.5kr/min
为转子系统的第一阶临界转速。

旋转机械的设计过程中为了避免共振，一般都

会设法让工作转速避开临界转速。根据 API684标

准，旋转机械工作转速一般低于转子的一阶临界转

速（刚性转子），或者介于一阶临界转速和二阶临界

转速之间（柔性转子）。对于刚性转子要求转速 n ≤
0.7n1，对于柔性转子要求转速 1.3n1 ≤ n ≤ 0.7n2（n为

转子转速，n1为第一阶临界转速，n2为第二阶临界转

速）。为了使转子系统有足够的稳定裕度，一般不会

让转子在临界转速附近运行。下面调节椭圆度也根

据稳定裕度的标准，在到达临界转速前 0.7n1调节一

次椭圆度，越过临界转速以后 1.3n1 再调节一次椭

圆度。

实验过程中借鉴 API684标准以及第三节的数值

模拟结论，为了让转子更平稳的升速，在转子的加速

过程中需要调节三次椭圆度。刚开始升速形成完整

油膜时第一次调节椭圆度，当达到 0.7n1（约 1kr/min）
时第二次调节椭圆度，当越过临界转速以后，转速达

到 1.3n1（约 2kr/min）时第三次调节椭圆度。转子升速

过程椭圆度调节方案如表 3所示。

调节椭圆度，采集转子中间位置振幅响应的实

验结果如图 15所示。调节椭圆度对转子的升速过程

的动力学响应产生很大。第五组升速实验未调节椭

圆度（相当于圆轴承），作为其它升速实验的一个衡

量标准。从实验数据可以得出，第一次和第二次升

速实验转子的振幅小于圆轴承升速过程，第三组和

第四组升速实验转子振幅大于圆轴承升速过程。

第一组和第二组实验在刚开始启动时增大椭圆

度，达到 0.7n1时减小椭圆度，当越过临界转速以后，

转速达到 1.3n1再次增大椭圆度。其中第一组升速实

Table 3 Ellipticity adjustment scheme during rotor

acceleration

Item
First acceleration
Second acceleration
Third acceleration
Fourth acceleration
Fifth acceleration

First
adjustment
δ=0.7
δ=0.5
δ=0.3
δ=0.1
δ=0.0

Second
adjustment
δ=0.1
δ=0.3
δ=0.5
δ=0.7
δ=0.0

Third
adjustment
δ=0.7
δ=0.5
δ=0.3
δ=0.1
δ=0.0

Fig. 14 Physical diagram of adjustable bearing test bench and data acquisition system
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验转子从启动到加速到工作转速振幅一直处于最小

状态，这说明在到达临界转速前增大椭圆度，达到临

界转速时减小椭圆度，越过临界转速以后再增大椭

圆度为最优的调节方案，这时转子系统在升速过程

振幅始终处于比较稳定状态。第三组和第四组实验

采用完全相反的调节方案，导致转子的振动愈加增

大，远远超过未调节椭圆度时的升速实验。从这些

实验调节过程可以得出，合理的调节过程可以有效

地减小转子升速过程的振动响应，错误的调节过程

也可能导致转子系统出现更大的安全隐患。

上述实验的结论与数值模拟结果一致，验证了

数值计算结果的正确性。转子在升速到临界转速

前，通过增大椭圆度（油膜间隙减小），轴颈被更大的

油膜力包裹住，有效减小转子的振动；当转子经过临

界转速时，减小椭圆度（油膜间隙增大），轴承获得更

大的阻尼，油膜通过吸收转子的振动能量减小转子

共振振动；越过临界转速以后，再次增大椭圆度可以

减小转子的振动。

4 结 论

本文提出一种轴瓦可移动轴承，该轴承通过机

械转动结构实现了轴承间隙的调节。文中详细介绍

了可调轴承的结构设计和工作原理，利用丝杠-斜铁

结构精确定位轴承下瓦的位置，实现椭圆度的调节。

然后分别在不同转速和椭圆度下，对转子系统的振

动响应进行研究，得出以下结论：

（1）滑动轴承的油膜间隙对轴承的动力学特性

产生很大影响。通过调节椭圆度可以改变轴承的刚

度阻尼特性，从而改善转子系统的运行状态。

（2）通过理论计算得到，远离临界转速时，增大

椭圆度（减小油膜间隙）可以有效减小转子的振幅，

抑振程度可以达到 60%以上，并且水平和垂直方向

的抑振程度相同；越过临界转速时，减小椭圆度（增

大油膜间隙）可以有效减小转子的振幅，抑振程度可

以达到 37%，水平和垂直方向的抑振程度相同。

（3）通过实验验证发现，建立合理的椭圆度调节

方案可以有效提高转子系统稳定性。转子系统升速

过程中，在到达临界转速前增大椭圆度，达到临界转

速时减小椭圆度，越过临界转速以后再增大椭圆度

为最优的调节方案，这时转子系统的升速过程振幅

始终处于比较稳定状态。

目前的研究工作证明，通过手动调节椭圆度可

以有效减小转子的振幅。下一步将开发一款时频控

制器，建立椭圆度和加速过程中转子振动之间的控

制关系，实现可调轴承的主动控制。

致 谢：感谢国家自然科学基金资助。
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