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嵌入弹簧式气体箔片轴承动态特性实验研究
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摘 要：对嵌入弹簧式气体箔片轴承（NSFBs）的动态特性进行实验研究.首先，设计搭建了
NSFBs动态特性测试平台，分别对 NSFBs进行转子静止和旋转（24.00 kr/min）状态下的冲击实
验，从冲击实验结果中识别出轴承的动态刚度和等效黏性阻尼系数，并研究了轴承动态系数

随弹簧个数的变化规律.在测试过程中，为保证冲击载荷下不同弹簧数实验轴承的名义间隙
相同，将轴承组装后进行静态推拉实验以测量实验轴承的名义间隙，然后根据测试的实际轴

承间隙计算敲击实验中转子的直径.实验结果表明：无论转子旋转还是静止，轴承的直接刚度
系数、等效黏性阻尼系数和损耗因子都随着弹簧数量的增加而增加，并且，转子旋转状态下的

直接刚度和等效黏性阻尼系数小于转子静止状态下的结果.
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Experimental Investigation on Dynamic Characteristics
of Nested Compression Spring Gas Foil Bearing
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Abstract：This paper presented an experimental investigation on the dynamic characteristic of nested compres原
sion spring gas foil bearings（NSFBs）. A test rig was built to test the dynamic characteristic of the NSFB. Impact load
tests with stationary rotor and rotating rotor（24.00 kr/min）were conducted，respectively. The dynamic stiffness and e原
quivalent viscous damping coefficients of the studied bearing were extracted from the results of impact load tests.
Bearings with different spring numbers were tested and their dynamic coefficient were compared. Static load tests were
conducted to measure the real clearance of the test bearings after assembling. And then the diameter of the rotor in the
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动压气体轴承由于具有独特的优势，在学术界

和工业界受到越来越广泛的研究与关注.与油润滑
轴承相比，动压气体轴承系统省去了润滑系统，使整

个设备变得更加紧凑和经济.而且，与润滑油的黏度
随温度变化较大不同，气体的黏度受温度的影响较

小，这使得动压气体轴承比油润滑轴承更加适合于

高速和极端温度条件[1].气体箔片轴承作为动压气体
轴承的一种典型代表，具有高承载力、高阻尼和制造

精度要求低等优点[1-3]，且气体箔片轴承的弹性支承
结构能够适应大的转子振动和不对中等运行工况.
目前，气体箔片轴承已成功应用于飞机用空气循环

机、微型燃气轮机、高速涡轮鼓风机和压缩机 [4-7].其
独特优势也促使气体箔片轴承被尝试用于无油涡轮

增压器、燃料电池车用高速无油空压机和小型涡喷

发动机等 [8-10]. 2007年，Song 和 Kim [11]提出了一种采
用价格低廉且容易获取的普通商用弹簧作为支承结

构的压缩弹簧箔片轴承并通过实验验证了该轴承的

可行性，实验结果表明该轴承的承载能力与波箔型

气体箔片轴承相当. Feng等 [12]受上述轴承结构的启
发，提出了一种改进型嵌入弹簧式气体箔片轴承，该

新型轴承由嵌套的底部弹簧、顶箔和轴承套组成，通

过改变弹簧数量、弹簧参数（弹簧丝径和节距）以及

轴向载荷等可实现轴承的刚度可调.通过增加弹簧
数量不仅能够增加轴承的结构刚度，而且能够提高

轴承的承载能力，因为相邻弹簧之间的顶箔下凹会

随着弹簧的密度增加而减小.另一方面，由于两个相
邻弹簧之间的干摩擦可消耗大量能量，所以弹簧数

量的增加，有助于提高轴承的阻尼特性，通过改变轴

承的轴向预载可增大相邻弹簧间的摩擦力，从而进

一步提高轴承的阻尼特性.与波箔型气体箔片轴承
相比，NSFBs能在不牺牲轴承结构刚度的情况下实
现较高的阻尼特性.从推拉实验中识别的损耗因子
表明 NSFBs相对于波箔型气体箔片轴承具有更优异

的阻尼特性[13]，而且，通过选择具有不同丝径和节距
的弹簧，亦可以实现 NSFBs支承结构刚度沿轴向和
周向的可调，通过优化结构刚度分布实现高承载能

力. Feng等[13]提出了 NSFBs的性能预测模型，基于该
理论模型可预测轴承的偏心率、姿态角、动态刚度及

动态阻尼系数等静动态性能，该理论模型对推动

NSFBs的广泛应用具有重要意义.
气体箔片轴承的动态特性直接关系到转子系统

的动态响应和稳定性，对于旋转机械的轴系设计极

为关键. Rubio[14]、Kim[15]、San Andr佴s[16-19]等率先对波箔
型气体箔片轴承的动态结构特性进行了实验研究，

通过单向激振实验分别测试了第一代和第二代波箔

型气体箔片轴承在不同动态激振载荷、振幅和温度

下的结构刚度和等效黏性阻尼.在这些实验中，被测
试的轴承支承在静止的假轴上，并由电磁激振器产

生的具有不同幅值和频率的动态载荷在一个方向上

施加激振.此时，轴承-转子系统被简化成单自由度
机械系统模型，该方法也被成功用于测量金属丝网

气体箔片轴承的结构刚度和阻尼系数 [20].而气体轴
承在实际旋转机械中应用时的动力学模型可看作是

一个由一层弹性支承结构和一层动压气膜串联而成

的系统，气体轴承的动态性能受到弹性支承结构和

气膜的动态性能影响，由气膜引起的交叉刚度将降

低轴承的有效阻尼，进而降低轴承-转子系统的稳
定性[18].因此，研究转子在旋转状态下气体轴承的动
态特性变得非常必要且意义重大.

本文旨在研究 NSFBs的动态刚度及阻尼特性.
分别对静止转子和旋转转子上的 NSFBs进行冲击载
荷实验，并对这两种情况的测试结果进行比较.从测
试结果中分别识别出轴承刚度系数、黏性阻尼系数、

以及损耗因子.并通过敲击实验研究了弹簧数量对
NSFBs动态特性的影响.研究结果将为 NSFBs转子
系统的转子动力学研究和稳定性分析提供参考.

impact load tests was calculated based on the tested real bearing clearance to confirm that the nominal clearance for
the test bearings with different spring numbers are the same under the impact loads. For both the tests with stationary
rotor and rotating rotor，the direct stiffness coefficients，direct equivalent viscous coefficients，and loss factor increasd
as the spring number increased. However，the direct stiffness and equivalent viscous coefficients for the test with rotat原
ing rotor were smaller than the results of the test with stationary rotor.

Key words：gas foil bearings；nested compression spring；impact load tests；dynamic characteristic
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1 NSFBs轴承结构和实验装置

图 1（a）和（b）分别为 NSFBs 的局部剖示图和
NSFBs 中各组成部分的实物图. 轴承由轴承套、弹
簧、金属薄板和顶箔组成.安装时，将弹簧拧入金属
板中，然后将金属板插入轴承套筒上的凹槽内.两个
相邻弹簧之间的距离可调，以获得不同的刚度和阻

尼.顶箔支承在弹簧上，一端插入轴承套筒上的狭槽
中.转子旋转时，由于楔形效应，转子和顶箔之间将
会产生一层连续的气膜.相邻的弹簧设计成相反的
螺旋方向，以便相互嵌套.嵌套弹簧之间的摩擦将消
耗大量来自转子的振动能量.此外，轴向预载也会加
剧弹簧之间的干摩擦，从而提高轴承的有效阻尼[12].

弹簧

金属板

轴套 端盖

顶箔

（a）剖面示意图

顶箔
轴套

端盖

金属板

右旋弹簧左旋弹簧

顶箔狭缝

（b）各部件实物图
图 1 NSFBs
Fig.1 NSFBs

为了研究弹簧数量对 NSFBs动态特性的影响，
制造并测试了具有不同弹簧数量（31，39，47）的 NSF原
Bs.被测轴承的相关参数信息如表 1所示.
图 2（a）和（b）为测试实验台结构示意图和实物

图，测试轴承悬浮在刚性转子的一端，转子由两个

高速滚动轴承支承，滚动轴承通过油气润滑.转子的
另一端通过弹性联轴器与高速电机连接，电机的最

高运行速度可达 40.00 kr/min.两个加速度计正交地
固定在轴承的中跨处以测量轴承的绝对加速度. 两
个涡流传感器同样正交地固定在轴承上，用于记

表 1 轴承参数
Tab.1 Bearing parameters

参数 数值

长度/mm 35.00
轴承直径/mm 30.00
名义间隙/滋m 50.00
弹簧数量/个 31，39，47
轴承质量/kg 0.53
金属板厚度/mm 0.90
顶箔厚度/mm 0.12

相邻弹簧之间的轴向预紧/mm 0.13
弹簧长度/mm 30.00
弹簧外径/mm 3.00
弹簧丝径/mm 0.25
弹簧节距/mm 3.00

转子
测试轴承

冲击
载荷

弹性
联轴器

基座

加速度传感器

电涡流传感器
球轴承座

电机

（a）实验台结构示意图

转子

加速度传感器

测试轴承

冲击载荷

油/气润滑

冷却水

力锤

电涡流
传感器

（b）实验台实物图
图 2 测试实验台

Fig.2 Test rig

录被测轴承和转子之间的相对位移.加速度传感器
灵敏度 100.00 mV/g，量程依50g，测量频率范围 1~
10.00 kHz；电涡流传感器量程为 1.00 mm，灵敏度为
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20.00 V/mm，最大测量频率 20.00 kHz.实验中，分别
在转子静止和旋转时用已校准过的力锤给 NSFBs施
加冲击载荷.当转子静止时，所提取的动态系数完全
由轴承弹性支承结构提供，主要表征了轴承弹性支

承结构的刚度和阻尼性能.当转子旋转时，所提取的
动态系数则反映了整个轴承的动态特性，同时包括

了气膜和弹性支承结构.

2 轴承参数识别方法

在轴承参数识别过程中假定被测轴承是各向同

性的，即 Kxx = Kyy = K，Kxy = -Kyx = k，Cxx = Cyy = C，Cxy =
-Cyx = c.因此，在单个方向上施加冲击载荷便可以识
别所有的动态系数.此外，假定转子完全平衡，以保
证轴承的响应完全是由给定冲击载荷产生的.
轴承在平衡位置时的运动方程可表示为：

M ax

ay
蓸 蔀+ Cxx Cxy

Cyx Cyy
蓘 蓡 x

y蓸 蔀+
Kxx Kxy

Kyx Kyy
蓘 蓡 x

y蓸 蔀 = Fx

Fy
蓸 蔀 （1）

式中：ax，ay分别表示被测 NSFBs在 x和 y方向上的
绝对加速度. x和 y分别表示被测轴承和转子在 x和
y方向上的相对振动位移.Fx和 Fy分别表示被测轴承

在 x方向和 y方向上受到的冲击载荷.
对轴承运动方程进行离散傅里叶变换（DFT），

将方程从时域转换到频域. 频域中的轴承运动方程
可表示为：

M
A x

A y
蓸 蔀+ Cxx Cxy

Cyx Cyy
蓘 蓡 i棕X

i棕Y蓸 蔀+
Kxx Kxy

Kyx Kyy
蓘 蓡 X

Y蓸 蔀 = Fx

Fy
蓸 蔀 （2）

式中：A x和A y分别是轴承加速度和的离散傅里叶变

换；x和 y分别是轴承转子相对位移 x和 y的离散傅
里叶变换；Fx和Fy分别是冲击力 Fx和 Fy的离散傅里

叶变换；棕代表振动频率.
当转子静止时，交叉耦合刚度可忽略不计.此

时，轴承运动方程变为：

K+i棕C 0
0 K+i棕C蓘 蓡 X

Y蓸 蔀 = Fx - MA x

Fy - MA y
蓸 蔀 （3）

实验过程中，只在 x 方向上施加冲击载荷. 此
时，当转子保持静止时轴承的动态刚度和阻尼系

数为：

K = Re Fx - MA x
x蓸 蔀，

C = 4
棕 Im Fx - MA x

x蓸 蔀 （4）
当转子旋转时，交叉耦合刚度和阻尼不能忽略，

此时，轴承的运动方程可表示为：

K+i棕C k+i棕c
-（k+i棕c）K+i棕C蓘 蓡 x

y蓸 蔀 = Fx - MA x

Fy - MA y
蓸 蔀 （5）

被测轴承的动态系数可表示为：

K+i棕C
k+i棕c蓸 蔀=（Fx-MA x）

x
x2 + y2

y
x2 + y2

晌

尚

上上上上上上上上上上上上

裳

捎

梢梢梢梢梢梢梢梢梢梢梢梢

-

（MA y）

y
x2 + y2

x
x2 + y2

晌

尚

上上上上上上上上上上上上

裳

捎

梢梢梢梢梢梢梢梢梢梢梢梢

（6）

3 冲击载荷实验结果和讨论

本文分别测试了不同弹簧数量（31，39，47）NSF原
Bs的动态特性参数，用于研究弹簧数量对轴承动态
特性的影响.轴承的名义间隙对测试轴承的性能有
显著的影响[21].在本次实验过程中，受到加工和装配
误差的影响，三个轴承的内径不可能做到完全一致.
为了避免轴承的名义间隙不同而无法对比测试结

果，需要保证三个被测轴承的名义间隙相同，即需要

每个轴承和特定直径的转轴进行配合.经过前期的
静态推拉实验 [22]以及特定直径转子制作，将不同弹
簧数轴承的名义间隙统一为 50 滋m.
图 3所示为当转子静止时，弹簧数分别为 31，39

和 47的 NSFBs所提取的刚度和等效黏性阻尼系数，
即轴承弹性支承结构的刚度和阻尼系数.从图 3可
以看出，对于所有三个被测轴承，刚度随着激发频率

的增大而增大.在相同激发频率下，NSFBs轴承的刚
度随着弹簧数量的增加而增加，这是由于弹簧数越

多，轴承结构刚度越大，Luis等人[20]也得出过类似结
论.从图 3亦可以看出，三个被测 NSFBs的动态等效
黏性阻尼系数皆随着激发频率的增大而减小，且在

相同振动频率下，轴承等效黏性阻尼系数随弹簧数

量的增加而增加，原因在于，随着弹簧数量的增加，

嵌套弹簧之间相互接触的干摩擦副数量增加，从而

能够耗散更多的振动能量.
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图 3 转子静止时三个 NSFBs的动态特性系数
Fig.3 Dynamic cofficients of the three

NSFBs whe rotor keeps stationary

根据提取的刚度和等效黏性阻尼系数可计算得

到（酌 = 棕C/K）三个被测 NSFBs的损耗因子，其结果
如图 4所示.

0 40 80 120 160 200

1.2
1.0
0.8
0.6
0.4
0.2

0

31 弹簧39 弹簧47 弹簧

频率/Hz
图 4 转子不旋转时三个 NSFBs的损耗因子

Fig.4 Loss factor of the three NSFBs when
rotor keeps stationary

从图 4可以看出，随着激发频率从 0 Hz增加到
200 Hz，所有三个被测 NSFBs的损耗因子从 0.3左
右增加到 0.75左右，该损耗因子远大于具有相当刚
度波箔型气体箔片轴承的损耗因子（通常为 0.2~
0.4）[24，25]，印证了该新型轴承具有的高阻尼特性，有
利于实现轴承系统的高稳定性.由损耗因子的计算
公式可以看出，损耗因子与轴承的阻尼系数成正比，
与轴承的刚度系数成反比，而前期低频区域轴承的
阻尼系数较大，刚度系数比较小，后期高频区域阻尼
系数变小，刚度系数变大，导致损耗因子呈现先增大
后减小的变化.此外，与动态等效黏性阻尼系数类
似，轴承的损耗因子也随着弹簧数量增加而增大.

图 5所示为转子在转速为 24.00 kr/min时轴承
的直接刚度和等效黏性阻尼系数.此时，弹性支承结
构与气膜串联.与转子保持静止时的情况类似，直接
刚度随着激发频率增加而增加，而等效黏性阻尼系
数随着激发频率增加而减小.此外，随着弹簧数量的
增加，直接刚度和等效黏性阻尼系数均增加.
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图 5 转子转速为 24.00 kr/min时三个 NSFBs的
动态特性系数

Fig.5 Dynamic cofficients of the three NSFBs
when rotor speed is 24.00 kr/min
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图 6所示为转子在转速为 24.00 kr/min时轴承
的损耗因子，整体而言，轴承损耗因子相对较高（从

0.4左右到 0.8左右），远大于波箔型气体箔片轴承的
损耗因子[24-25].在低频区域，随着激发频率增加，损耗
因子增大，且三个被测轴承的损耗因子并未显示出

明显差异.而在高激发频率区域，损耗因子表现为小
幅波动，且随着弹簧数量的增加而增大.
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0.8
0.6
0.4
0.2

0

损耗因子 0.00 kr/mim
损耗因子 24.00 kr/mim

频率/Hz
图 6 转子转速为 24.00 kr/min时
三个 NSFBs的损耗因子

Fig.6 Loss factor of the three NSFBs when rotor
speed is 24.00 kr/min

图 7所示为弹簧数量同为 39时，转子静止与转
子以 24.00 kr/min转速旋转时，轴承的直接刚度和等
效黏性阻尼系数的对比结果以及此时轴承的交叉耦

合刚度与交叉耦合阻尼.测试结果表明，当转子以
24.00 kr/min的转速旋转时，直接刚度相对于转子静
止时降低.这是由于在转子旋转时，轴承直接刚度是
气膜刚度和弹性支撑结构刚度串联的结果，即：

1
K = 1

K 气膜
+ 1

K 结构
（7）

从式（7）中可以看出，串联系统的刚度值受系统
中刚度较小的部分的影响最大，而转子旋转时，气膜

刚度小于结构刚度.值得注意的是，在低振动频率区
域，转子转速为 24.00 kr/min时轴承的直接刚度比转
子转速为 0.00 kr/min时的直接刚度要小得多；而在
高振动频率区域，两种转子运动状态下轴承的直接

刚度则非常接近，这是因为在低振动频率下气膜刚

度相对较低，而在高振动频率下气膜刚度由于挤压

效应的增强会变得非常大（远大于弹性支承结构的

刚度），此时轴承的刚度取决于轴承上低刚度部分，

即轴承的结构刚度.此外，随着振动频率的增加，轴

承交叉刚度略有增加，交叉阻尼略有下降，但转子转

速为 24.00 kr/min时轴承的交叉刚度和交叉阻尼都
远小于直接刚度和直接阻尼.值得注意的是，由式
（7）可以看出，轴承的刚度并不会随着激发频率的增
大而无穷增大，轴承的刚度会随着激发频率的增大

越来越接近于弹性支撑材料的结构刚度.
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图 7 转子转速分别为 0.00 kr/min和
24.00 kr/min时 39个弹簧轴承动态特性对比图

Fig.7 Dynamic characteristic comparision of the NSFB with
39 springs at speed 0 kr/min and 24.00 kr/min

图 8为两种转子运动状态下的轴承损耗因子.
从图 8中可以看出，在低激发频率下，转子转速为
24.00 kr/min时轴承的损耗因子大于转子静止时的
轴承损耗因子；而在高激发频率下，两种转子状态下

的损耗因子接近.根据损耗因子的计算公式，在低频
区域，轴承在 24.00 kr/min的刚度比 0.00 kr/min的值
小得多，而低激发频率下 24.00 kr/min的等效粘性阻
尼略小于 0.00 kr/min，因此，在低激发频率下，轴承
24.00 kr/min的损耗因子大于 0.00 kr/min的值；而在
高激发频率区域，两种情况下轴承的刚度和等效黏

张凯等：嵌入弹簧式气体箔片轴承动态特性实验研究第 12期 43



性阻尼系数都很接近，所以轴承的损耗因子也相近.
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图 8 转子转速分别为 0.00 kr/min和 24.00kr/min时

轴承的损耗因子比

Fig.8 Loss factor comparison of NSFBs with 39 springs
at speed 0.00 kr/min and 24.00 kr/min

4 结 论

1）本文通过敲击实验研究了 NSFBs的动态特
性.从实验数据中提取动态刚度、等效黏性阻尼系数
和损耗因子.研究并比较了转子静止和以 24.00 kr/
min转速运转时，轴承的动态性能.

2）对于转子静止和以 24.00kr/min运转时的NSF原
Bs，随着激发频率增加，其直接刚度增加，但直接等
效黏性阻尼系数随着激发频率的增加而减小.对于
所有被测的 NSFBs（弹簧数量为 31，39，47），随着弹
簧数量的增加，刚度和等效黏性阻尼系数都增加.此
外，所有被测的 NSFBs的损耗因子的变化范围约为
0.4~0.8，这比具有相当刚度的波箔型气体箔片轴承
的损耗因子（约 0.2~0.4）大，这也进一步表明了 NSF原
Bs优越的阻尼性能.

3）当转子转速为 24.00 kr/min时，被测轴承的直
接刚度和等效黏性阻尼系数比转子静止时要小，这

是因为转子静止情况下，轴承的动态系数仅表征轴

承弹性支承结构的刚度和阻尼.而当转子旋转时，转
子和轴承之间形成气膜，轴承的动态系数表征为由

气膜和弹性支承结构串联而成的耦合系统的总刚度

和阻尼系数.此外，实验结果表明，在低激发频率下
气膜刚度相对较低，而在高激发频率下，气膜刚度远

大于弹性支撑结构的刚度.
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