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摘 要：为探讨抑制气体轴承自激振动的新手段，研究了圆盘形单个小孔节流的气体静压止推轴承

振动问题。通过两平行圆盘间的气体流动方程，推导建立了气体轴承静动态特性分析模型。通过数值分

析的方法，研究并总结了供气压力和气膜厚度对气体轴承静态承载力、静态气体质量流量、静动态刚度

以及动态阻尼的影响，计算得到了一系列气体轴承静动态特性变化曲线。然后针对系统出现负阻尼情

况，通过引入非线性能量阱（NES）来抑制自激振动的问题。研究结果表明，提高供气压力可以有效地

提高气体轴承的静态性能；气体轴承的自激振动主要源于气膜挤压的负阻尼特性；同时，当NES的阻尼

超过临界阻尼时，可以使系统的振动得到有效的抑制。
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Abstract：To investigate a new method to suppress the self-excited vibration of gas bearing，the vibration
of the disk aerostatic thrust bearing with single orifice compensation was studied. Based on the gas flow equation
between two parallel discs，the static and dynamic characteristics analysis models of gas bearing were estab⁃
lished. By method of numerical analysis，the effects of gas supply pressure and film thickness were studied and
summarized，which included static capacity，static gas mass flow rate，static and dynamic stiffness and dynamic
damping of air bearing. By calculating，a series of curves of static and dynamic characteristics of air bearing are
obtained. A nonlinear energy sink（NES）was introduced to deal with the self-excited vibration of bearing system
which caused by negative damping. The results show that the static characteristic of gas bearings can be effective⁃
ly improved by increasing the supply pressure. The self-excited vibration of gas bearings is mainly due to the neg⁃
ative damping characteristics of gas squeezing. And the vibration of the system can be effectively suppressed
when the damping of NES exceeds the critical damping.
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1 引 言

为提高航天器在轨寿命和可靠性，降低发射风

险，避免重大经济损失，必须在地面重力环境中进行

系统级的动力学与控制性能验证。作为气浮法地面

微低重力环境模拟实验的关键设备——气体静压止

推轴承，尽管有噪声小、摩擦功耗小、寿命长和洁净

无污染等一系列突出优点［1］，但其在实际工作过程

中，普遍存在自激振动问题，影响航天器地面实验的

精度和可靠性。

自 1970年国外学者 Powell［2］提出气体静压轴承

出现气锤振动现象以来，国内外学者对其做了大量

的研究工作。现阶段有关自激振动的机理主要有以

下两种解释：（1）由于气体的可压缩性，气膜力与气

膜位移存在相位差，系统负刚度导致系统气锤振

动［2］。（2）气膜存在负阻尼特性，气膜力对系统做正

功，气浮支承系统不断的摄入能量，使系统振动加

剧，最终导致气锤振动现象的发生［3］。

气体轴承的动力学行为通常采用基于雷诺方程

线性化的仿真模型来研究［4］，其用于预测气体轴承的

静动态性能［5-7］。王云飞［8］提出了气体轴承气锤振动

的简单一维理论模型；郭良斌等［3］从能量的角度研究

了气体轴承系统的振动特性，得出气膜具有非定常

的负阻尼特性；Franssen等［9］通过理论分析和物理实

验，研究了气体轴承系统的插值系数模型；裴浩等［10］

通过物理实验和数值模拟，得出均压槽内产生气旋

是引起气体轴承的微振动的原因之一。

为了抑制气体轴承的自激振动，Talukder等［11］通

过物理实验研究了气体静压径向轴承气锤振动现

象，提出了稳定设计域的概念；杜建军等［12］以带均压

槽的圆盘型气体静压止推轴承为对象，得出了气锤

自激振动的稳定性判别方程；文献［4］总结了计算空

气静压轴承气膜压力的各种方法，并通过主动补偿

措施，使轴承的工作性能得到显著提高。

目前，对气体轴承的自激振动采取被动控制的

研究很少。非线性能量阱（Nonlinear Energy Sink，
NES）［13-15］是一种新型被动式减振装置，它具有简单

易用、效率高、鲁棒性强、减振所需时间短、减振频带

宽等其它减振器不具备的优点［16-17］，具有很高的应用

价值。本文将尝试利用 NES的以上优点特性来抑制

气体轴承的自激振动。第二节阐述了单孔气体轴承

的数学模型。第三节计算了不同供气压力，不同气

膜间隙厚度下轴承的静动态性能，以及在供气压力

为 0.5MPa的情况下系统的动态响应，并将 NES应用

于气体轴承系统中进行振动抑制。最后，在第四节

中得出结论。

2 气体轴承单自由度振动模型

2.1 静态模型

圆盘形气体静压止推轴承的结构示意图如图 1
所示。气体轴承是轴对称的，半径为 R 2；节流孔的半

径为 R 1。假设间隙高度 h沿轴承表面方向是均匀的。

气体通过已知压力 p s的进气口供给。气体通过节流

孔被挤压，然后气体压力下降到一个压力 p th。随后，

气体通过气膜间隙在大气压 p a下流入周围空气。

气体轴承的受力示意图，如图 2所示，推力瓦上

的总承载力为 F，气体轴承的质量为 M，气膜的压力

分布为 p (r)，气膜产生的非线性刚度为 S，非线性阻

尼为 C。

两平行圆盘间的气体流动方程为

dp2
dr = -

12μR sTqm
πrh3 （1）

式中 qm为气膜区域质量流量，p为气膜区域压力

分布，r为止推板半径，h为气膜厚度，μ为空气的气体

黏度，R s为空气的气体常数，T为空气的绝对温度。

Fig.1 Schematic drawing of a single orifice compensated

aerostatic thrust bearing

Fig. 2 Models of the air bearing
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假设气膜间隙内质量流量与通过小孔的流量相

同。后者质量流量遵循 Bernoulli方程，即

qm = C d A

R sT
ϕ ( p s , p th ) （2）

式中

ϕ ( p s , p th ) =
ì

í
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ï
ïïï
ï

ï

ï
ïïï
ï
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（3）
式中 C d是小孔的流量系数，A = 2πR 1h是小孔的

节流面积，κ是等熵指数（绝热膨胀系数），p th是气体

进入气膜间隙入口后的理论压力值。

当气体进入气膜间隙时，会发生压力恢复，压力

从 p th上升到 p in。这种压力恢复是由因子 K决定的

K = p s - p in
p s - p th （4）

在文献［18］中确定了雷诺数 Re与因子 K之间的

经验关系。这种关系在文献［19］中也被使用。

K = 0.2 + 0.5(1 - e- Re
1200 )

2
（5）

其中雷诺数由下式确定

Re = qm
πR 1 μ （6）

静态情况下，q1 = 0，h = h0。对式（1）积分，并代

入边界条件，r = R 1时，p = p in；r = R 2时，p = p a。可得

q0 = πh0 3 ( )p in 2 - p a 2

12R sTμln ( )R 2
R 1

（7）

式中 q0为静态下的气体质量流量，h0为静态下的

气膜厚度。将式（7）代入式（1），可得

p0 = p a 2 +
ln ( )R 2

r

ln ( )R 2
R 1

( )p in 2 - p a 2 （8）

式中 p0为静态下气膜区域的压力分布。联立式

（2），（4），（5），（7），求解得到 p in (h，r)，再将其代入式

（8），得到 p0 (h，r)。

将 p0 (h，r)在圆形止推轴承表面积分，得气体轴

承静态气膜支持力

F 0 = 2π ∫R1R2 p0 rdr （9）
此时气体轴承的静态承载力为

W 0 = F 0 - πp a ( R 22 - R 21 ) （10）
气体轴承的静态刚度为

S0 = ∂W 0
∂h （11）

根据气体轴承的受力平衡

Mg = W 0 （12）
可以得到轴承及载荷的整体质量M (h)。

2.2 动态模型

动态情况下，气膜区域的质量流量由两部分组

成，即

qm = q0 + q1 （13）
式中 q1 为气膜区域挤压效应产生的质量流量，

其 远 小 于 气 体 密 度 与 气 体 体 积 变 化 速 率 的 乘

积［20］，即

q1 = ερ (r)π (R 22 - R 21 ) ḣ （14）
式中 ε为小量标记。根据气体状态方程 p = ρR sT，

可得

ρ = p
R sT

（15）
而由于系统在平衡点附近振动，可将气体密度 ρ

近似为静态下的气体密度 ρ0，即

ρ = ρ0 = p0
R sT

=

p a 2 +
ln R 2

r

ln R 2
R 1

( )p in 2 - p a 2

R sT
（16）

将式（7），（13），（14），（16）代入式（1），并联立式

（2），（4），（5），求解得到 p1 (h，r)。
将 p1 (h，r)在圆形气体轴承表面积分，得到气体

轴承动态气膜支持力

F 1 = 2π ∫R1R2 p1 rdr （17）
运用牛顿第二定律，可以得到

Mḧ = W 1 = F 1 - F 0 （18）
若记 x = h - h0 为气体轴承振动位移，其与静态

气膜厚度比为 x，则有

h = h0 + x，ḣ = ẋ，ḧ = ẍ
如图 2（b）模型所示，将式（18）中的阻尼项进行

Taylor展开，并舍去 ẋ的高次项，此时 W 1 将分为两部

分，即含 ẋ的阻尼项，与不含 ẋ的刚度项。由此将式

（18）简化，并整理得到单自由度气体系统振动方程
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Mẍ + C (x) ẋ + S (x) x = 0 （19）
2.3 NES简介及抑振模型设计

由于气体轴承系统会产生自激振动而导致系统

失效，故研究其振动抑制方法非常必要。目前，使用

NES针对发散系统进行抑制的研究还较少。

如图 3所示，将 NES附加到气体轴承单自由度振

动模型上，其质量远小于主振子，其刚度为非线性立

方刚度，阻尼为线性阻尼。假设主振子的振动位移

为 x，NES的振动位移为 y，其耦合的两自由度振动方

程组为

ì
í
î

ï

ï

( )M - m ẍ + c ( )ẋ - ẏ + s( )x - y 3 = W 1

mÿ + c ( )ẏ - ẋ + s( )y - x 3 = 0 （20）

式中 M为推力瓦上轴承、载荷及 NES的整体质

量，m为 NES振子的质量，s为 NES的刚度，c为 NES的
阻 尼 ，W 1 为 对 轴 承 施 加 扰 动 后 所 产 生 的 动 态 承

载力。

3 计算结果与讨论

3.1 静态性能

轴承设计的首要步骤是对静态特性的预测［4］，气

体静压止推轴承的静态性能主要包括静态承载力、

静态刚度以及静态质量流量等性能指标。在本节中

主要考虑了供气压力和气膜厚度变化对这些性能指

标的影响。

在本文的计算中采用了以下参数值：小孔半径

R 1 = 0.25mm，轴承半径 R 2 = 30mm，大气压 p a = 0.1MPa，
绝对温度 T = 293K，气体动力黏度 μ = 1.805 × 10-5
kg/ ( )m ⋅ s ，相对气体常数 R s = 287J/ (kg ⋅ K)，绝热膨

胀系数 κ = 1.405，重力加速度 g = 9.81m/s2，小孔节流

系数 C d = 0.8。

在计算静态性能时，气膜厚度 h=h0分别利用式

（10），（11），（2），可以计算得出气体轴承静态承载力

W 0，静态刚度 S0与静态气体流量 q0在不同供气压力 p s

下，随气膜厚度 h的变化曲线。

如图 4所示，可以明显看出气体轴承的静态承载

力W 0，静态刚度 S0与静态气体流量 q0随供气压力 p s的

增大而增大；而随着气膜厚度 h的增大，静态承载力W 0
与静态气体流量 q0减小，静态刚度 S0先增大后减小。

经计算，静态刚度 S0达到最大值时的气膜厚度 h

为小孔节流器出现阻塞时的气膜厚度。也就是说，

在小孔节流器未出现阻塞时，静态刚度 S0 随着气膜

厚度 h的增大而增大；小孔节流器出现阻塞时，静态

刚度 S0随着气膜厚度 h的增大而减小。

如图 5所示，通过与文献［9］中计算结果的对比，

可以验证计算结果的正确性。

Fig. 3 Models of the air bearing with NES

Fig. 4 Static characteristics of the air bearing
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综上，若欲使轴承的静态承载力尽量高，应尽量

提高供气压力 p s，同时保证气膜厚度 h尽量小；但考

虑到要同时保证轴承的静态刚度，应将气膜间隙 h的

范围控制在小孔节流尚未发生阻塞时的气膜厚度附

近。具体的参数设计，还应根据轴承实际应用的工

况综合考虑。

3.2 动态性能

气体静压止推轴承的动态性能主要包括动态承

态刚度以及动态阻尼等性能指标。在本节中主要考

虑了供气压力和气膜厚度变化对这些性能指标的影

响；以及在初始气膜厚度 h0 = 10μm，供气压力 p s =
0.5MPa下，单自由度气体轴承系统振动的时间历程。

为 了 计 算 气 体 轴 承 的 动 态 性 能 ，由 式（18），

（19），可得到气体轴承的动态刚度 S1及动态阻尼 C。

如图 6（a）所示，可以看出在气体轴承动态刚度

随供气压力 p s的增大而增大，这与气体轴承的静态刚

度性质类似；但其随初始气膜厚度 h0 的增大而单调

减小，且 h0越小，减小的速度越快。

图 6（b）显示了气体轴承的动态阻尼特性。当气

体轴承动态阻尼表现为负，其绝对值随供气压力 p s的

增大而有所减小，但变化不大；其绝对值随初始气膜

厚度 h0的增大而减小，且 h0越小，减小的速度越快。

为了计算气体轴承的动态响应，选取初始气膜

厚度为 h0 = 10μm，供气压力为 p s = 0.5MPa。并假设

系统的初始条件为，主振子的初始位移 x = 1μm，主

振子的速度 ẋ = 0，计算此时气体轴承的时间历程。

如图 7所示，由于负阻尼的作用，系统不断从外

界吸收能量，导致气体轴承振幅不断增大，产生了自

激振动，发生失稳导致系统失效。因此，抑制气体轴

承的振动十分必要。

3.3 NES对气体轴承系统的减振效果

与 3.2节相同，选取供气压力 p s = 0.5 MPa，初始

气膜厚度 h0 = 10μm。假设系统的初始条件为，主振

子的初始位移 x = 1μm，主振子的速度 ẋ，NES的初始

位移 y和初始速度 ẏ都为 0，计算此时 NES对气体轴

承自激振动的影响。

由于 NES的参数由其结构决定，不随气膜厚度

变化，故本节所选参数皆相对于气体轴承处于平衡

位置时的系统参数。

当选取 m = 0.05M，s = 1S，c = 0.5|C |时，虽然系

统响应仍然不断增大，但失效时间要比未加 NES时
长得多，说明 NES对系统的振动抑制起到了一定的

作用，如图 8所示。

当选取 m = 0.05M，s = 1S，c = 2 |C |时，可以取得

较好的减振效果，自激振动几乎完全被抑制，将振动

幅值控制在平衡位置附近，如图 9所示。

如图 9（d）所示，系统的动能随着时间逐渐降低

至 0附近，说明系统的能量被 NES有效耗散，起到了

很好的抑振作用。

经大量的计算发现，当 m = 0.05M，s = 1S时，系

统中 NES的临界阻尼为 c = 1.0235|C |，此时系统不发

散，达到稳定时系统的振幅固定，如图 10所示。

经计算 NES在 m = 0.05M的条件下，超过临界阻

尼时，在一个很大的刚度范围内，如 s = 0.01S~100S，
系统都能取得类似图 9的减振效果，能将振动抑制

下来。

Fig. 5 Comparison of the present result with ref[9]

Fig. 6 Dynamic characteristics of the air bearing
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Fig. 8 Response of the air bearing with NES when m=0.05M, s=1S, c=0.5|C|

Fig. 7 Response of the air bearing with h0 = 10μm, p s = 0.5MPa

2096



气体静压止推轴承静动态性能及振动抑制第 40 卷 第 9 期

综上，选取适当的 NES参数，可以完全抑制气体

轴承的自激振动。并且对 NES的刚度的设计要求不

太高，故利用 NES抑制气体轴承的振动是一种有潜

力的方法。

4 结 论

本文针对圆盘形单个小孔节流的气体静压止推

轴承，建立了气体轴承静动态特性分析模型，研究并

总结了供气压力和气膜厚度对气体轴承静态承载

力、静态气体质量流量、静动态刚度以及动态阻尼的

影响规律；然后引入 NES对系统振动进行抑制。在

本文研究参数范围内，主要结论如下：

（1）根据对气体静压止推轴承的静态性能分析

可以得出，系统的静态承载力随供气压力的增大而

增大，随气膜厚度增大而减小。系统的静态刚度随

供气压力的增大而增大，随气膜厚度增大先增大后

减小。系统的气体流量随供气压力的增大而增大，

随气膜厚度增大而增大。

（2）根据对气体静压止推轴承的动态性能分析

可以得出，系统的动态刚度随供气压力的增大而增

大，随气膜厚度增大而减小。系统的动态阻尼表现

为负阻尼特性，其绝对值随供气压力的增大而增大，

随气膜厚度增大而减小。

（3）选择合适的 NES系统参数，可以抑制气体轴

承的自激振动。为解决 NES抑振的实用化问题，开

展参数优化及相关实验研究很有必要。

Fig. 10 Response of the air bearing with NES when m=0.05M, s=1S, c=1.0235|C|

Fig. 9 Response of the air bearing with NES when m=0.05M, s=1S, c=2|C|
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