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径向磁气组合轴承系统的动态性能

吴 炎，谢振宇，陈李成，郝建胜

（南京航空航天大学 直升机传动技术国家重点实验室，南京 210016）

摘 要：为探究磁轴承失效时能否减轻转子跌落带来的损害，将人字槽径向动压气体轴承引入磁轴承转

子系统，研究磁气组合轴承对系统动态性能的影响和动压气体轴承的支承特性。采用有限差分法和小扰动法

求解气膜厚度方程和雷诺方程，研究动压气体轴承的静动态特性。对磁轴承电磁力进行了分析，采用磁轴承不

完全微分 PID（比例‑积分‑微分）控制策略，对系统进行了理论模态分析和试验模态分析，完成了系统高速旋转

试验，测试了动压气体轴承在不同偏心率和转速下的承载力。结果表明，引入动压气体轴承可提高系统的动态

性能，在磁轴承失效造成高速转子跌落瞬间，偏心率趋近于 1，两个径向动压气体轴承能够产生较大承载力，减

轻转子跌落造成的损害。

关 键 词：磁轴承；人字槽径向动压气体轴承；雷诺方程；不完全微分 PID控制；模态分析

中图分类号：V233. 4+53 文献标志码：A

Dynamic performance of radial magnetic⁃gas bearing system
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Abstract： In order to explore whether the damage caused by rotor drop can be reduced in
case of the failure of magnetic bearing， the herringbone groove radial dynamic pressure gas bear‑
ing was introduced into the magnetic bearing rotor system，and the influence of the magnetic‑gas
bearing on the dynamic performance of the system and the support characteristics of the dynamic
pressure gas bearing were studied. The finite difference method and small disturbance method
were used to solve the film thickness equation and Reynolds equation，and the static and dynam‑
ic characteristics of the dynamic pressure gas bearing were studied. The electromagnetic force of
the magnetic bearing was analyzed. The incomplete differential PID（proportion integration differ‑
entiation）control strategy of the magnetic bearing was used. The theoretical and test modal anal‑
ysis of the system was performed. The high‑speed rotation test of the system was completed. The
bearing capacity of dynamic pressure gas bearing under different eccentricity and rotating speed
was tested. Results showed that introduction of dynamic pressure gas bearings can improve the
dynamic performance of the system. At the moment when the high ‑ speed rotor dropped due to
the failure of the magnetic bearing， the eccentricity was close to 1. The two radial dynamic pres‑
sure gas bearings can produce larger bearing capacity and reduce the drop caused by the rotor
damage.
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磁轴承失效时，转子跌落会对磁轴承和转子

造成严重损坏。因此在常规磁轴承转子系统中常

设置间隙更小的滚动轴承作为保护轴承，避免转

子与磁轴承直接碰撞 [1‑2]。在系统正常运行时，滚

动轴承不起任何作用。由于转子跌落时冲击较

大，为增加允许跌落次数，一些设计人员采用价格

昂贵的进口陶瓷球滚动轴承作为保护轴承 [3]。

人字槽径向动压气体轴承的润滑介质是气

体，具有阻尼小、功耗低、污染少、寿命长等优点，

适用于相对极端的环境，应用领域较广 [4‑6]。但该

轴承的承载力偏低，刚度偏弱 [7‑8]，加上理论分析难

度较大，相关理论计算数据和试验数据比较少。

相比于全周动压气体轴承，人字槽径向动压

气体轴承的刚度更高，稳定性更好 [9‑11]；相比于静

压气体轴承，人字槽径向动压气体轴承结构相对

简单，装配相对方便 [12‑13]。本文以磁轴承和人字槽

径向动压气体轴承构成的组合轴承作为研究对

象，采用磁轴承作为主支承，人字槽径向动压气体

轴承作为辅助支承，研究了不同偏心率和转速下

人字槽径向动压气体轴承的支承特性、径向四点支

承磁气组合轴承转子系统的动态性能，探究了大偏

心率条件下人字槽径向动压气体轴承减少转子跌

落时造成损害的可行性。为方便叙述，下文将人字

槽径向动压气体轴承简称为动压气体轴承。

1 磁气组合轴承转子试验系统

系统机械装置组成如图 1所示。在图 1中，左

径向磁轴承、右径向磁轴承和轴向磁轴承产生可

控电磁力，起主支承作用，左径向动压气体轴承和

右径向动压气体轴承利用泵气效应、阶梯效应和

动压效应提供额外的承载力和支承刚度，减小转

子的振动，起辅助支承作用，并在径向磁轴承失效

时提供支承力，减轻转子跌落带来的损失。

图 1中转子主要设计参数：总长为 337 mm，

质量为 4.85 kg，极转动惯量为 1.68×10-3 kg ⋅ m2，

直径转动惯量为 5.04×10-2 kg ⋅ m2，额定转速为

30 000 r/min。

2 磁轴承转子系统性能

2. 1 磁轴承性能计算

单自由度方向上电磁力合力是关于电流 I与
位移 x的二元函数，且为非线性方程。电磁力合

力可表示为

F= 4μ0A 0N 2
é

ë

ê
ê
( )I0 + Ix

2

( )x0 - x
2 -

( )I0 - Ix
2

( )x0 + x
2

ù

û

ú
ú cos

π
8

（1）
式中磁轴承电磁力合力为 F，真空磁导率 μ0 为

4π×10-7 H/m，单极线圈匝数 N为 60，有效磁极

面积 A0为 1.2×10-4 mm，线圈偏置电流 I0为 2 A，

磁轴承单边气隙 x0为 0.25 mm，线圈控制电流为

Ix，磁轴承转子位置变化量为 x。
当转子振动较小时，气隙中磁感应强度在工

作点附近近似呈线性变化，因此可以对电磁力公

式进行线性化处理。对式（1）进行泰勒展开，忽略

高阶项，并对结果进行化简，于是有

F=-kx x+ kI Ix （2）
式中 kx为磁轴承的等效位移刚度，kI 为磁轴承的

等效电流刚度

kx =-
4μ0A 0N 2 I 20

x30
cos π8 =-5.1× 10

5 N/m

（3）

kI=
4A 0 μ0 I0N 2

x20
cos π8 = 63.7 N/A （4）

2. 2 各环节传递函数

本文选择自制电涡流传感器作为磁气组合转

子系统的位移传感器，其二次调理电路输出的电

压信号范围为 0~5 V，转子最大移动范围被限定

在保护轴承范围内，总气隙为 6×10-5 m，则传感

器的放大系数为

图 1 系统机械结构示意图

Fig.1 Schematic diagram of the mechanical structure of
the system
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A s =
5

6× 10-5 V/m= 8.33× 10
4 V/m （5）

位移传感器通带为 3.2 kHz，设频率为 f，则相

应的时间常数为

T s =
1
2πf = 4.97× 10

-5 s （6）

电涡流传感器可认为是 1阶惯性环节，不同

气隙下传感器环节的传递函数为

G s ( s )=
8.33× 104

4.97× 10-5 s+ 1 （7）

数字控制器输出的电压信号范围是-5~
5 V，线圈中电流变化范围是 0~4 A，功率放大器

的放大系数

A p = 0.4 A/V （8）
经测试，功率放大电路的通带约为 5 kHz，可

以得到功率放大器环节的时间常数

T p =
1
2πf = 3.18× 10

-5 s （9）

功率放大器可近似为 1阶惯性环节，利用上

述计算结果可得该环节的传递函数为

G p ( s )=
A p

1+ T p s
= 0.4
1+ 3.18× 10-5 s（10）

式中 s=-iω 0，忽略重力影响并根据牛顿运动定

律可得单自由度磁轴承转子系统的数学模型

mẍ=-kx x+ kI I （11）
式中 m为悬浮质量，对式（11）进行拉式变换，设

X ( s )和 Ix（s）分别为位移和电流的传递函数，则单

自由度磁轴承转子系统的传递函数为

G ( s )= X ( s )
Ix ( s )

= kI
ms2 + kx

（12）

不完全微分 PID（比例 ‑积分 ‑微分）控制策略

传递函数为

G c ( s )= K p (1+ K i

T i s
+ K d s
1+ T f s ) （13）

式中 K p为比例系数，K i为积分系数，Kd为微分系

数，Ti为积分时间常数，Tf为低通滤波器部分的时

间常数。

本文利用MATLAB的 Simulink模块建立控

制策略仿真模型，通过 Simulink仿真分析得到不

完全微分 PID控制参数，如表 1所示。

在该组参数下，当仿真时间为 0 s时，输入

2.5 V的脉冲信号，可以得到系统的输出波形，如

图 2所示，系统的调节时间为 0.025 s，最大超调量

为 13.068%。

在仿真时间为 0.03 s时，在偏差信号输入处

加入幅值为 2.5 V的脉冲信号，系统的调节时间

为 0.004 s，最大超调量为 4.8%，系统的调节时间

较短，超调量小于 25%，说明系统动态性能优良，

且具有较好的抗干扰能力。

3 动压气体轴承性能分析

3. 1 动压气体轴承参数确定

根据本文设计方案，动压气体轴承的直径

D=55×10-3 m，轴承长度 L=24×10-3 m，平均

气膜厚度 hr=3×10-5 m，槽数Nc=16。
根据上述条件，计算出动压气体轴承的长径

比为

λ= L
D

（14）

动压气体轴承的可压缩系数为

Λ= 6η0ω
p0 ( Rh r )

2

（15）

式中 η0为 25 ℃时空气动力黏度，ω为工作转速下

的角速度（rad/s），R为动压气体轴承半径（m），p0
为环境压力（Pa）。

代入相应参数可得，λ=0.44，Λ=2.81。按照

所得结果，在文献 [14]中可以查到按最大稳定性

优化的参数，其中槽长比为 1，槽宽比为 0.6，槽深

比为 2.6，槽角圆整为 19°，对小数进行圆整后，可

得槽宽 bc为 4.32×10-3 m，槽深 hc为 5×10-5 m，单

边槽长 lc为 6×10-3 m。

3. 2 雷诺方程建立

为简化方程建立过程，提出如下假设：气膜中

空气为连续可压缩理想气体，符合牛顿流体条件，

最小气膜厚度远大于气体分子平均自由程；间隙

表 1 不完全微分 PID控制参数

Table 1 Incomplete differential PID control parameters

Kp

7. 1

K i

105

Kd

0. 001 24

1/Tf

424 000

图 2 不完全微分 PID控制响应

Fig.2 Incomplete differential PID control response
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内体积力可忽略；沿气膜厚度方向上气体压力、黏

度和密度的变化均忽略不计；忽略动压气体轴承

内部的温度变化，并假设室温恒定；忽略极限偏心

率条件下稀薄效应带来的影响 [15‑16]。

雷诺方程是间隙内气体压力分布最基本的方

程，通常从流体的运动微分方程进行推导。结合

理想气体的状态方程，可得到柱坐标系下可压缩

气体的广义曲面支承二元流动雷诺方程：

1
R2 ⋅

∂
∂θ ( )ph3

η
⋅ ∂p∂θ + ∂

∂z ( )ph3

η
⋅ ∂p∂z =

6ω ∂ ( ph )∂θ + 12 ∂ ( ph )∂t （16）

式中 θ为圆周方向的弧度数（rad），p为气膜的压

力（Pa），h为气膜厚度（m），η为气膜中气体动力

黏度（( N ⋅ s ) /m2），z为轴承轴向坐标（m），t为工

作时间（s）。将式（16）无量纲化

Z= z
L
; H = h

h r
; P= p

p0
; M = η

η0
;

T = νt ; λ= L
D

（17）

其中 ν为扰动角速度（rad/s），Z为无量纲轴向坐

标，H为无量纲气膜厚度，P为无量纲的气膜压

力，M为无量纲动力黏度，T为无量纲时间，λ为长

径比，设 γ为无量纲扰动频率。

将式（17）代入式（16）中并进行简化，可得到

无量纲动态雷诺方程：

∂
∂θ (PH 3 ∂P

∂θ )+ ∂
∂Z ( PH 3

4λ2 ⋅
∂P
∂Z ) =

Λ
∂
∂θ ( PH )+ 2γΛ

∂
∂T ( PH ) （18）

式（18）等号右边第 2项为与时间有关的项，

去掉该项即可得到静态雷诺方程，可利用牛顿迭

代法近似计算求解轴承的承载力，去掉时间项后

可将方程定义为压力函数 F（P）：

F ( P )= ∂
∂θ (PH 3 ∂P

∂θ )+ ∂
∂Z ( PH 3

4λ2 ⋅
∂P
∂Z )-

Λ
∂
∂θ ( PH ) （19）

设 F ( P ) 有 近 似 根 Pn ，使 F ( Pn ) ≈ 0 且

F´ ( Pn )≠ 0，由微分中值定理可得迭代方程：

F ( Pn ) F′( Pn )= 0 （20）
式中 n为迭代次数；Δ= Pn+ 1- Pn表示第 n+1次
与第 n次迭代之差。对 F ( Pn + βΔ )进行泰勒展

开，同时对变量 β进行求导：

|

|
||

dF ( Pn+ βΔ )
dβ

β= 0

= δF ′( P ) （21）

联立式（20）和式（21），完全展开后合并同类

项，化简后为

ΔH 2 (3 ∂P∂θ ⋅ ∂H∂θ + H
∂2P
∂θ 2 )+ ΔH 2

4λ2 (3 ∂P∂Z ⋅ ∂H∂Z + H
∂2P
∂Z 2 )+ ∂Δ

∂Z ( 12λ2 ⋅ ∂P∂Z + 3PH 2

4λ2 ⋅ ∂H∂Z )+
H 2 ∂Δ
∂θ (2H ∂P∂θ + 3P ∂H∂θ )+ PH 3 ( ∂2Δ∂θ 2 + 1

4λ2 ⋅
∂2Δ
∂Z 2 )- Λ (Δ ∂H∂θ + H

∂Δ
∂θ ) = Λ (P ∂H∂θ + H

∂P
∂θ )-

H 2
é

ë
êêH ( ∂P∂θ )

2

+ PH
∂2P
∂θ 2 + 3P

∂H
∂θ ⋅

∂P
∂θ
ù

û
úú-

H 2

4λ2
é

ë
êêH ( ∂P∂Z )

2

+ PH
∂2P
∂Z 2 + 3P

∂H
∂Z
∂P
∂Z

ù

û
úú

（22）

3. 3 气膜厚度方程建立

如图 3所示，设内外壁两中心连线 O1O2与载

荷W方向为偏位角 φ，偏心距 e与平均气膜厚度

h r的比值为偏心率 ε，R 1为转子半径，R 2为外壁半

径。在三角形 O1O2P中，由于 e的数量级远小于

R2，因此可认为 cos∠O1PO2=1，忽略无穷小量，

整理后可得无槽处无量纲气膜厚度为

H = 1+ ε cos θ （23）
同理，有槽处气膜厚度模型为

H = 1+ ε cos θ+ h c
h r

（24）

对整个气膜模型进行网格划分，并对网格节

点进行分类。将气膜展开后沿周向分成 nθ份，有

nθ + 1个节点；沿轴向分成 nz 份，有 nz + 1个节

点。取 nz为槽宽的 4倍，nθ为槽数的 6倍。动压气

体轴承网格划分如图 4所示。

图 3 转子相对位置示意图

Fig.3 Schematic diagram of relative rotor position
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图 4中，L为动压气体轴承的轴向长度（m），lc
为人字槽单边槽长（m），b c 为人字槽槽宽（m），α
为槽角（°），nz + 1、nθ + 1为节点数。对上述参数

进行无量纲化：

L c =
lc
L
, B c = γ c

2π
N c
, γ c =

N cb c
2πR （25）

其中 Lc为无量纲槽长,B c为无量纲槽宽，Nc为槽

数，γ c为槽宽比。令 κ=tan α，动压气体轴承上任

意节点处于槽区的条件为

ì

í

î

ï

ï
ïï

ï

ï
ïï

-κ é
ë
ê

ù

û
úθ ( i )-( n- 1 ) 2π

N c
+ 1< z ( j )

1- L c < z ( j )< 1

z ( j )<-κ é
ë
ê

ù

û
úθ ( i )-( n- 1 ) 2π

N c
- B c + 1

（26）

ì

í

î

ï

ï
ïï

ï

ï
ïï

κ
é

ë
ê

ù

û
úθ ( i )-( n- 1 ) 2π

N c
- B c < z ( j )

0< z ( j )< L c

z ( j )< κ
é

ë
ê

ù

û
úθ ( i )-( n- 1 ) 2π

N c

（27）

3. 4 动态特性求解

采用小扰动法 [17]求解动压气体轴承的动态特

性。其中，圆心可由偏位角 φ和偏心率 ε确定，将

静态平衡时的圆心位置记为（ε0，φ0），任意小扰动

下圆心位置为（ε，φ），则任意小扰动下转子轴颈处

偏离静态工作点O10后的位置如图 5所示。

在复数范围内可相应表示为

ε= ε0 + E= ε0 + E 0 eiT
φ= φ 0 + Φ= φ 0 + Φ 0 eiT （28）

其中 E0为偏心率在复数域内变化的幅值，Φ0为偏

位角在复数域内变化的幅值，则小扰动下气膜厚

度的表达式为

H = H 0 + H d = 1+ ε0 cos θ+
( E 0 cos θ+ ε0Φ 0 sin θ ) eiT （29）

设在小扰动下无量纲气膜压力为

P= P 0 + P d = P 0 + P d0 eiT （30）
其中 H d 为动态气膜厚度，H 0 为无量纲平均气膜

厚度，P 0为无量纲环境压力，Pd为动态气膜压力，

Pd0为动态气膜压力在复数域内变化的幅值，分别

对气膜厚度和气膜压力求关于偏心率和偏位角的

偏导，令

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

PE=
∂P d0
∂E 0

PΦ=
1
ε0
⋅ ∂P d0∂Φ 0

HE=
∂H d0

∂E 0

HΦ=
1
ε0
⋅ ∂H d0

∂Φ 0

（31）

分别将式（29）、式（30）和式（31）代入式（18）
并进行化简，忽略其中的高阶无穷小项，对偏心率

求导得到 PE的方程：

∂
∂θ (P 0H 3

0
∂PE

∂θ )+ ∂
∂Z ( P 0H 3

0

4λ2 ⋅ ∂PE

∂Z )+
∂
∂θ (PEH 3

0
∂P 0
∂θ )+ ∂

∂Z ( PEH 3
0

4λ2 ⋅ ∂P 0∂Z )+
3ΛHE

H 0
⋅ ∂ ( P 0H 0 )

∂θ + 3P 0H 3
0
∂P 0
∂θ ⋅

∂
∂θ (HE

H 0 )+
3P 0H 3

0

4λ2 ⋅ ∂P 0∂Z ⋅
∂
∂Z (HE

H 0 ) = Λ
∂
∂θ ( H 0PE+ P 0HE ) +

2γiΛ ( H 0PE+ P 0HE )
（32）

图 4 动压气体轴承网格划分示意图

Fig.4 Schematic diagram of dynamic pressure gas
bearing grid division

图 5 小扰动下轴径位置示意图

Fig.5 Schematic diagram of shaft diameter position under
small disturbance
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关于 PΦ 的方程形式上与式（32）一致，关于

HE和HΦ对应的膜厚函数偏导数分别为

HE= cos θ, HΦ= sin θ （33）
由于扰动幅度足够小，在该扰动范围内气膜

可以等效认为是线性的弹簧及阻尼器，可用 4个
刚度系数和 4个阻尼系数来表征：

-∫0
1 ∫0

2π
PE cos θdθdZ = Kyε+ iνCyε

-∫0
1 ∫0

2π
PE sin θdθdZ = Kxε+ iνCxε

-∫0
1 ∫0

2π
PΦ cos θdθdZ = Kyθ+ iνCyθ

-∫0
1 ∫0

2π
PΦ sin θdθdZ = Kxθ+ iνCxθ

（34）

其中 K代表无量纲动态刚度系数，C为无量纲动

态阻尼系数。直角坐标系下动压气体轴承的 8个
动力特性系数为

é
ë
ê

ù
û
ú

kxx kyx
kxy kyy

= RLP 0
h r

é

ë
êê

ù

û
úú

sin φ 0 cos φ 0
cos φ 0 -sin φ 0

é
ë
ê

ù
û
ú

Kxε Kyε

Kxθ Kyθ

é
ë
ê

ù
û
ú

cxx cyx
cxy cyy

= RLP 0
h r

é

ë
êê

ù

û
úú

sin φ 0 cos φ 0
cos φ 0 -sin φ 0

é
ë
ê

ù
û
ú

Cxε Cyε

Cxθ Cyθ

（35）
动态雷诺方程的边界条件与静态雷诺方程相

同，求解边界条件为

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

Z= 0,PE= Pθ= 0
Z= L,PE= Pθ= 0
PE ( )θ,Z = PE ( )θ+ 2π,Z

PΦ ( )θ,Z = PΦ ( )θ+ 2π,Z

（36）

承载力计算公式为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

F n =-p0RL ∫0
1 ∫0

2π
( P- 1 )cos θdθdZ

F t =-p0RL ∫0
1 ∫0

2π
( P- 1 )sin θdθdZ

F q = F 2
n + F 2

t

（37）

动压气体轴承的性能求解程序框图如图 6
所示。

3. 5 动压气体轴承的动静态特性分析

动压气体轴承的相关参数如表 2所示，将表

中参数代入到文中第 3.4节程序中，取轴向份数

为 104，周向份数为 96。
计算后可得动压气体轴承的气膜厚度分布与

气体压力分布分别如图 7和图 8所示。可以看出，

楔形气膜沿周向展开时，气膜厚度总体呈余弦形

状，因气体黏性产生局部压力升高，对转子起支撑

作用，高压区存在气体泄漏，因此在靠近动压气体

轴承边缘的位置压力越来越小直至与外界气压一

致；气膜压力分布与人字槽分布有相关性，槽台交

界处压力进一步升高。

承载力随转速变化关系如图 9所示，承载力

随转速线性增加。当偏心率为 0.6时，转速 6 000
r/min对应承载力为 1.54 N，转速 30 000 r/min对
应承载力为 17.2 N。

图 10为承载力随偏心率变化的曲线，当偏心

率较大时，承载力大幅增长，偏心率为 0.6时两个

图 6 MATLAB求解流程图

Fig.6 Flow chart of MATLAB solution

表 2 动压气体轴承参数

Table 2 Parameters of dynamic pressure gas bearing

参数

直径/mm

宽度/mm

膜厚/μm

偏心率

转速/（r/min）

槽数

槽长/mm

槽宽/mm

槽深/μm

槽角/（°）

数值

55

24

30

0. 6

30 000

16

6

4. 32

50

19
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动压气体轴承合计产生约 35 N的力，偏心率为

0.7时两个动压气体轴承产生合计产生 50 N的

力，该力大于转子重力 47.5 N。

主刚度随转速变化曲线如图 11所示，动压气

体轴承的主刚度随转速的升高不断增高，其中 kxx
在转速超过 18 000 r/min后趋于稳定，kyy 则在稳

定后有逐渐下降的趋势。交叉刚度随转速变化曲

线如图 12所示，kyx先上升后下降最后回升，kxy则
持续下降，且始终为负刚度。

4 系统模态分析

在Workbench中进行系统理论模态分析，转

子上的动环采用集总参数模型 [18]，将动环转换为

具有附加质量和转动惯量的质点。在 ICEM软件

中建立虚拟 3D Block并沿周向进行 Block的 O形

划分、挤出，形成与几何模型近似的 Block拓扑结

构，通过 Associate将 Block的数据映射到转子的

几何模型，生成结构网格。将空间坐标轴原点置

于转子质心上，创建各零件的等效质点，并根据动

环尺寸计算确定质点 Pinball的控制范围 [19‑20]。

将磁轴承支承刚度添加到磁轴承动环的轴向

中心位置，即可得到磁轴承支承状态下的转子模

型。对该模型求解计算可得 1阶弯曲模态下固有

图 10 承载力随偏心率变化关系

Fig.10 Relationship between bearing capacity
and eccentricity

图 7 气膜厚度分布情况

Fig.7 Gas film thickness distribution

图 8 气体压力分布情况

Fig.8 Gas pressure distribution

图 9 承载力随转速变化关系

Fig.9 Relatioship between bearing capacity and
rotating speed

图 11 主刚度与转速变化关系

Fig.11 Relationship between main stiffness and rotating speed

图 12 交叉刚度与转速变化关系

Fig.12 Relationship beween cross stiffness and rotating speed
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频率为 863.32 Hz。
由文中第 3.5节计算结果可得，当偏心率为

0.6，转速为 30 000 r/min时，单个动压气体轴承的

刚 度 系 数 分 别 为 kxx= 10.3× 106 N/m，kyy=
2.4× 106 N/m，kxy=-4× 106 N/m，kyx= 2.2×
106 N/m，阻尼系数较小，可忽略不计。引入动压

气体轴承形成四点支承磁气组合轴承转子系统，

其 1阶弯曲模态对应的固有频率为 899.23 Hz，相
比于两点支承，固有频率提高了 4%。四点支承

磁气组合轴承转子系统的 1阶弯曲模态振型如图

13所示。

采用安捷伦 35670A频谱分析仪，利用锤击

法对磁轴承静态支承下的转子进行试验模态分

析，频谱分析仪如图 14所示，得到转子的幅频响

应曲线如图 15所示。可以看出，第 1个波峰范围

是 297~345 Hz，最高点处对应频率为 321 Hz，第
2个波峰范围是 901~945 Hz，最高点处对应频率

为 917 Hz。试验所得的 1阶弯曲临界转速为 917
Hz，与理论模态分析结果对比误差较小，误差产

生原因为：为保证转子网格划分质量，理论分析建

模时忽略螺纹、倒角等因素，而转子加工时存在加

工误差和装配误差，因此推断仿真结果合理，本文

所设计的转子系统在工作转速下为刚性转子

系统。

5 系统试验分析

5. 1 系统高速试验台

图 16为磁气组合轴承转子系统的主体部分，

主要包括磁气组合轴承转子系统机械部分、磁轴

承控制系统、变频器系统 3个部分，磁轴承控制系

统有相应的接口可供示波器、信号发生器等输入

或采集信号。

系统试验台采用卧式放置，自左向右径向磁

轴承的磁极排布方式如图 17所示，其中 1A、1B所

在自由度简称 1路，其他依次类推。

5. 2 系统高速旋转试验

当采用普通保护轴承时，系统在工作转速下

情况如图 18所示，其中由上到下各波形信号分别

为 3路振动信号、4路振动信号、3路磁极线圈电流
图 14 频谱分析仪

Fig.14 Spectrum analyzer

图 15 试验模态幅频响应曲线

Fig.15 Test mode amplitude frequency response curve

图 13 1阶弯曲模态振型

Fig.13 The first‑order bending mode shapes

图 16 磁气组合轴承转子系统试验台

Fig.16 Magnetic‑gas bearing rotor system test bench

图 17 磁径向磁轴承磁极排布示意图

Fig.17 Schematic diagram of magnetic pole arrangement
of magnetic radial magnetic bearing
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信号、4路磁极线圈电流信号，3路振动信号峰峰

值为 14.4×10-6 m，4路振动信号峰峰值为 19.2×
10-6 m，3 路 磁 极 线 圈 电 流 信 号 峰 峰 值 为

1.276 8 A，4路线圈电流信号峰峰值为 0.912 A。

将普通保护轴承置换为动压气体轴承，其余

条件保持不变，系统在工作转速下情况如图 19所
示，3路振动信号峰峰值为 14.4×10-6 m，3路磁极

线圈电流信号峰峰值为 1.09 A，4路振动信号峰

峰值为 16.0×10-6 m，4路磁极线圈电流信号峰峰

值为 0.91 A。

可以看出，将普通保护轴承置换为动压气体

轴承后，竖直方向振动峰峰值基本不变，但竖直方

向控制电流峰峰值减小了 14.1%，磁轴承控制转

子的磁力相应减少；水平方向电流峰峰值基本不

变，而振动峰峰值减小 16.6%。由此可知，引入动

压气体轴承后，系统总刚度增加，高转速下转子不

平衡量与重力对系统的影响减小，水平与竖直方

向上转子振动大小与磁轴承控制电流趋于一致，

且转子振动和磁轴承控制电流大小有所改善，说

明引入动压气体轴承可以提高磁轴承转子系统的

动态性能。

5. 3 动压气体轴承承载力测试

动压气体轴承承载力的测试原理是在磁轴承

支承下，转子在两个径向动压气体轴承的中心轴

线上高速旋转；在高速旋转时，逐渐改变转子的悬

浮位置，动压气体轴承的偏心率随之发生变化，相

应的承载力发生变化，进而影响径向磁轴承线圈

的平均电流；根据径向磁轴承线圈平均电流值的

变化，可计算径向磁轴承承载力，进而推出径向动

压气体轴承的承载力。

高速旋转时，使转子悬浮位置沿水平方向偏

移，转子受力情况如图 20所示，其中G为重力，Fq1
表示动压气体轴承沿 1路方向的承载力，F1表示 1
路磁轴承的承载力，其他依次类推。规定竖直向

上为 y轴正方向，水平向右为 x轴正方向。

由此可得到两个方向的平衡方程：

{F q2 + F 2 + F 4 + F q4 = 0
( l3 - l5 ) F 2 +( l3 + l9 ) F 4 +( l3 + l11 ) F q4 = 0

（38）

{F q1 + F 1 + G+ F 3 + F q3 = 0
( l3 - l5 ) F 1 - l3G+( l3 + l9 ) F 3 +( l3 + l11 ) F q3 = 0

（39）
磁轴承水平与垂直方向力可由式（40）求得

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

Fy+ =
μ0A 0N 2 ( I r0 + Ic )2
( δ0 + δBK f )2

K f = ζ
i2

δ2B

Fy- =
μ0A 0N 2 ( I r0 - Ic )2
( δ0 - δBK f )2

K f = ζ
( 2I r0 - i )2
( 2δ0 - δB )2

（40）
其中 K f为径向磁轴承合力系数，I r0径向磁轴承偏

置电流，δ0径向磁轴承平均气隙，δB为 B方向磁极

与转子间隙，Ic径向磁轴承磁偏置电流变化量，i

为 B方向电流，其值可直接测得，ζ为由磁轴承结

构参数决定的常数，ζ= μ0N2A0Kf=0.497，2Ir0=
4A，2δ0=5×10-4 m。

当转子静态悬浮时，动压气体轴承不产生承

载力，x方向仅受到磁轴承承载力作用，y方向则

图 18 普通保护轴承电流与位移

Fig.18 Current and displacement of general protection bearing

图 19 动压气体轴承电流与位移

Fig.19 Current and displacement of dynamic pressure
gas bearing

图 20 转子系统受力示意图

Fig.20 Force diagram of rotor system
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同时受磁轴承承载力和转子重力共同作用，因此

需分开讨论。

在 x方向上，静态悬浮时，磁轴承承载力为

零，相应的两组磁极与转子间隙 δx可根据线圈电

流分别由式（41）和式（42）求得

ζ
i220
δ22A

= ζ
( 4- i20 )2

( 5× 10-4- δ2A )2
（41）

ζ
i240
δ24A

= ζ
( 4- i40 )2

( 5× 10-4- δ4A )2
（42）

式中 i20和 i40分别为静态悬浮时 2路和 4路 B方向

电流。

当转子旋转时，转子位置不变，动压气体轴承

产生承载力，使磁轴承承载力发生变化，进而导致

线圈电流发生变化，此时两个径向磁轴承在 x方

向的承载力分别为

F 2 = F 2+ - F 2- = ζ
i22
δ22A
- ζ

( 4- i2 )2
( 5× 10-4- δ2A )2

（43）

F 4 = F 4+ - F 4- = ζ
i24
δ24A
- ζ

( 4- i4 )2
( 5× 10-4- δ4A )2

（44）
其中 i2和 i4分别为转子旋转时 2路和 4路 B方向

电流。

在 y方向上，两个磁轴承共同承担转子重力，

悬浮状态下动压气体轴承承载力 F q = 0，沿 y正

方向的磁轴承与转子间隙可由式（45）和式（46）
求得

ζ
i210
y 21B
- ζ

( 4- i10 )2
( 5× 10-4- δ1B )2

= l9
l5 + l9

G

（45）

ζ
i230
y 23B
- ζ

( 4- i30 )2
( 5× 10-4- δ3B )2

= l5
l5 + l9

G

（46）
当转子旋转时，两个磁轴承在 y方向的承载

力分别为

F 1 = F 1+ - F 1- = ζ
i21
δ21B
-

ζ
( 4- i1 )2

( 5× 10-4- δ1B )2
- l9
l5 + l9

G （47）

F 3 = F 3+ - F 3- = ζ
i23
δ23B
-

ζ
( 4- i3 )2

( 5× 10-4- δ3B )2
- l5
l5 + l9

G （48）

径向动压气体轴承在工作转速下静态力检测

步骤如下：

1）使转子悬浮在动压气体轴承中间，静态悬

浮时动压气体轴承不提供承载力，磁轴承承载力

为零，根据转子悬浮电流，结合式（41）、式（42）、

式（45）和式（46），可分别求得此时转子与各路磁

极初始间隙。

2）改变转子悬浮位置，使转子沿水平方向偏

移，根据转子悬浮电流可分别求得偏移后转子与

各路磁极的间隙。不同偏心率下各路磁极 B方向

上静态悬浮电流值如表 3所示。

3）保持间隙不变，转子高速运行，记录此时

各路磁极电流平均值，不同偏心率下各路磁极 B
方向上旋转电流值如表 4所示。根据当前各路间

隙与电流平均值，结合式（43）、式（44）、式（47）和

式（48）可求出各路磁轴承在水平方向和竖直方向

上的承载力。

根据磁轴承在水平方向和垂直方向的承载

力，结合式（38）和式（39）计算出动压气体轴承沿

垂直偏心方向的承载力 Fq1、Fq3和沿偏心方向的

承载力 Fq2、Fq4，进而求出该偏心率下动压气体轴

承的承载力。

两个动压气体轴承的承载力变化规律一致，

本文只列出右径向动压气体轴承的变化规律。由

于转子振动峰值接近 10-5 m，为安全起见，承载力

表 3 不同偏心率下各路静态悬浮电流

Table 3 Static levitation current with different eccentricities

偏心率

-0. 6

-0. 5

-0. 4

-0. 3

-0. 2

-0. 1

0

0. 1

0. 2

0. 3

0. 4

0. 5

0. 6

电流/A

1B

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2. 052

2B

1. 543

1. 567

1. 590

1. 614

1. 639

1. 663

1. 687

1. 712

1. 736

1. 759

1. 783

1. 807

1. 832

3B

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

2. 584

4B

1. 680

1. 704

1. 728

1. 753

1. 775

1. 800

1. 824

1. 848

1. 873

1. 897

1. 921

1. 944

1. 968
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测试试验时取最大偏心率为 0.6。将试验所得数

据在MATLAB中按指数变化进行拟合，偏心率

为正时拟合方程为

F q = 1.458e3.54ε - 1.484e- 2.879ε （49）
偏心率为负时拟合方程为

F q =-1.646e2.323ε + 1.587e- 3.43ε （50）
总承载力随偏心率变化情况如图 21所示，其

中虚线菱形部分为拟合所得。

转速为 30 000 r/min且偏心率为 0.6时，实际

测得承载力为 12 N。将所测得承载力数据在

MATLAB中拟合，可推出转速为 30 000 r/min且
偏心率为 0.9时，单个动压气体轴承拟合承载力

为 35.2 N。

当偏心率为 0.6，转速由 18 000 r/min升至

30 000 r/min时，各路磁轴承电流如表 5所示。

根据前述，可推得动压气体轴承承载力随转

速变化关系，如图 22所示。结果表明：高速旋转

下系统稳定，引入动压气体轴承可以提高磁轴承

转子系统的动态性能；转子跌落时存在较大的冲

击力 [21]，在高转速下磁轴承失效造成转子跌落瞬

间，根据试验结果图 21可以看出，若偏心率接近 1
时，承载力呈指数增长，两个径向动压气体轴承能

够产生较大的承载力支承转子，减轻转子跌落造

成的损害。

6 结 论

通过研究不同偏心率和转速下动压气体轴承

的支承特性、径向四点支承磁气组合轴承转子系

统的动态性能，可得到以下结论：

1）动压气体轴承的承载力分别随偏心率和

转速的增大而增大，试验结果与理论结果变化规

律相同，但与理论计算结果相比偏小。

表 4 不同偏心率下各路旋转电流

Table 4 Rotating currents with different eccentricities

偏心率

-0. 6

-0. 5

-0. 4

-0. 3

-0. 2

-0. 1

0

0. 1

0. 2

0. 3

0. 4

0. 5

0. 6

电流/A

1B

1. 905

1. 949

1. 982

2. 005

2. 026

2. 041

2. 052

2. 064

2. 077

2. 097

2. 123

2. 15

2. 196

2B

1. 431

1. 494

1. 542

1. 580

1. 620

1. 657

1. 687

1. 719

1. 754

1. 792

1. 836

1. 879

1. 944

3B

2. 432

2. 481

2. 510

2. 535

2. 555

2. 573

2. 584

2. 597

2. 613

2. 633

2. 656

2. 688

2. 738

4B

1. 568

1. 635

1. 678

1. 721

1. 760

1. 792

1. 824

1. 856

1. 891

1. 928

1. 978

2. 028

2. 084

图 21 右径向气体轴承承载力与偏心率关系

Fig.21 Relationship between capacity and eccentricity of
right radial gas bearing

表 5 动压气体轴承各转速下电流平均值

Table 5 Average current of dynamic pressure gas
bearing at each rotating speed

转速/103

（r/min）

0

18

21

24

27

30

电流平均值/A

1B

2. 127

2. 143

2. 16

2. 175

2. 196

2. 127

2B

1. 884

1. 898

1. 914

1. 929

1. 944

1. 884

3B

2. 661

2. 686

2. 702

2. 722

2. 738

2. 661

4B

2. 017

2. 0347

2. 048

2. 065

2. 084

2. 017

图 22 动压气体轴承承载力与转速关系

Fig.22 Relationship between dynamic pressure gas
bearing capacity and rotating speed
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2）动压气体轴承的刚度系数随偏心率的增

大先增大后减小，因此径向动压气体轴承在单独

使用时存在失稳风险；但引入径向动压气体轴承，

可以提高磁轴承转子系统的动态性能。

3）四点支承下动压气体轴承可以为系统提

供支承刚度，提高系统 1阶弯曲模态对应的固有

频率，改善组合轴承转子系统的水平动力学性能。

4）在磁轴承失效造成转子跌落瞬间，偏心率

接近于 1，两个径向动压气体轴承能够产生较大

的承载力，减轻转子跌落造成的损害。
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