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摘要　以改善传统的挤压油膜阻尼器( SFD)油膜力高度非线性的不足为目的, 提出了一种新型

的阻尼器, 即动静压挤压油膜阻尼器(HSFD)。在推导出无周向回油槽深油腔 HSFD油膜力近

似解的基础上, 以小孔节流的 HSFD 为例, 对其油膜力的动力特性进行了分析, 并从理论及试

验上研究了 HSFD 对转子系统振动的控制作用。结果表明 HSFD不仅能够明显地改善 SFD 油

膜力的高度非线性特性, 克服在 SFD 系统中经常出现的具有极大振动的双稳态现象, 而且还

具有更有效的减振效果。
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Abstr act　This paper presents an advanced hybrid ( combination of hydrostatic and hydrody-

namic) squeeze film damper ( HSFD) concept which is used to improve the high nonlinear ity of

conventional hydrodynamic squeeze film damper s ( SFD' s) . Based on the approximation solution

of fluid film-force of the deep recessed HSFD wit hout axial slots, taking an orifice compensated

HSFD with four deep recesses for example , the stiffness and damping behavior of HSFD are

analysed, and the control ability of HSFD to reduce rotor vibr ation is studied both t heoretically

and experiment ally wit h a rigid rotor supported on HSFD. It is shown that HSFD not only can

improve significantly t he high nonlinear ity of fluid film-force of the SFD and avoid the bistable

operations with very large rotor vibr ation occur ing in the SFD system, but also can effectively

reduce rotor system vibrat ion, especially for larger rot or unbalance and radial clear ance ratio.

Key words　r ot ordynam ics　damper　vibr ation cont rol

挤压油膜阻尼器(简写为 SFD)具有结构简单、小而轻及减振良好等优点,成为现代航

空发动机的一种有效的减振装置。但是 SFD这种良好的减振能力只有在合理地选择 SFD

的结构参数并对转子系统的不平衡量作一定的限制时才能充分地表现出来。一旦转子的不

平衡量超过其限度,由于油膜力的高度非线性, 系统会出现异步涡动轨道以及具有以极大振

动和外传力为特征的双稳态。SFD 不仅起不到减振作用,而且还可能会产生比不用 SFD还

要差的效果。

近几年, 利用静压特性来改善传统SFD的动力特性并使其特性可控已得到了研究者的
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注意
[ 1～3]
。从改善动压 SFD油膜力高度非线性的不足出发, 本文提出了一种动静压挤压油

膜阻尼器(简写为 HSFD)的新结构, 在推导出无周向回油槽深油腔 HSFD油膜力近似解的

基础上,以小孔节流的 HSFD 为例,对 HSFD 油膜力的动力特性进行了分析,并从理论及试

验上研究了 HSFD对刚性转子系统振动的控制作用。

1　HSFD 的基本结构及油膜力的近似解

1. 1　HSFD 的基本结构

新型HSFD的结构与传统 SFD的不同之处只是把原来双承载区结构的 SFD 的周向供

油槽在周向划分为若干个相互独立的油腔,在每个油腔上连接一个节流器,通过节流器对其

进行供油。为了充分地发挥封油面上的动压作用, 在 HSFD 的结构中, 一般没有周向回油

槽。图 1是N 个沿周向均匀分布的深油腔、无周向回油槽、小孔节流、无端封的HSFD 结构。

图 1　无周向回油槽的 N 个油腔 HSFD结构(只画出一个节流器)

1. 2　流量连续方程

在不可压等粘度牛顿流体、不计流体惯性、腔内的压力相同等
[ 4, 5]
简化假设下, 设每个油

腔的供油压力为 P S,以第 i 个油腔作为分析的对象, 其位置由油腔中心处的位置角Wi 来表

示,腔压力为 P i,则通过第 i腔的各部分流量分别为:

( 1)通过小孔节流器流入第 i腔的无量纲流量 Q- in为

Q- in = K0 1 - P- i ( 1)

　　式中:K0= 3 2 PA0d
2
0L/ (C

3 P SQ)为小孔节流器的设计参数, P- i= P i/ P S为无量纲腔

压力;A0为小孔节流器的流量系数, 一般 A0= 0. 7～0. 8; d0为小孔的直径; L及 Q分别为油的

动力粘度系数及密度; C为径向间隙。

( 2)通过两端轴向封油面流出的无量纲流量 Q- out, 1　由于 HSFD 是对称结构,又不考虑

轴的倾斜及变形因素的影响,故

Q- out, 1 =
D
a
P- i∫

Wi +
P
N

W
i
- P
N
[ 1 + Ecos(W- WB) ] 3dW ( 2)
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　　式中:D 为阻尼器的直径; a 为轴向封油面的长度;WB为轴颈的偏位角,各符号的意义如

图 1所示。

( 3)通过周向封油面流出的无量纲流量 Q- out, 2　根据平均间隙假设可以得到由于油腔之

间的压力不等而引起的经第 i 腔的周向封油面流入第 i+ 1腔及第 i - 1腔中的无量纲流量

为

Q- out, 2 = m- D
a
(P- i - P- i+ 1)H 3

i, i+ 1 + m- D
a
(P- i - P- i- 1)H 3

i- 1, i ( 3)

　　式中:H i, i+ 1= 1+ ( 2E/W0) cos(Wi+ P/N - WB) sin(W0/ 2)为第 i 个油腔与第 i+ 1个油腔之

间的周向封油面上的无量纲平均间隙;m- = (L- 2a ) a/ ( Db)为油腔的形状比系数;WB及 b分

别为单个周向封油面的中心角及周向长度。

( 4)由挤压引起的第 i腔的无量纲挤压流量 Q- out, 3为

Q- out, 3 =
12La(L - a )

P SC
2

D
a
sin

P
N
[ Eacos(Wi - WB) + EWaBsin(Wi - WB) ] ( 4)

　　对于每一个油腔, 利用流量平衡关系可以得到所对应的流量连续方程。这个方程是一个

关于N 个腔压力变量的非线性代数方程组,可以用迭代法求解。

1. 3　HSFD 的动态油膜力

由叠加原理可知, HSFD中的油膜力由静压腔上的油膜力、轴向及周向封油面上的油膜

力 3部分组成。

( 1)静压腔上的油膜力　由于油腔较深,动压效应并不明显, 因而静压腔上的油膜力主

要是由油腔中的静压力所产生。故 N 个油腔上的油膜力在 r , t方向上的分力为

F r, r = - (L - 2a )R∑
N

i= 1
P i sin(Wi +

B
2
- WB) - sin(Wi -

B
2
- WB) ( 5)

F r , t = - (L - 2a)R∑
N

i= 1
P i cos(Wi +

B
2
- WB) - cos(Wi -

B
2
- WB) ( 6)

　　( 2)轴向封油面上的油膜力　对于 HSFD两端的轴向封油面,可以把它们分别近似地

看作为一个很窄的动压阻尼器。假设油腔中的压力不会对轴向封油面上的压力场产生较大

的影响,并认为 P油膜理论成立,从而可以得到HSFD两端轴向封油面上的油膜力在 r , t方

向的分力为

F s, r = -
2LRa 3

C2 EaI
02
3 + EWaBI

11
3 ( 7)

F s, t = -
2LRa

3

C
2 EaI 113 + EWaBI 203 ( 8)

　　式中: I
ij
3 =∫

H
1
+ P

H
1

sin
i
Hcos

j
H

( 1 + EcosH)
3dH,　H1 = arctg

Ea

EWaB

( 3)周向封油面上的油膜力　考虑到在 i与 i+ 1油腔间的第 i个封油面的两侧压力沿

轴向是相等的,可以假设周向封油面上的压力可以用长轴承理论来计算, 故可以求出 N 个

周向封油面的油膜力在 r , t方向的分力分别为

F c, r = - (L - 2a )R∑
N

i= 1

12LR
2

C2∫
H
i2

H
i1

[EaJ 103 - EWaBJ 01
3 ] cosHdH+ C1∫

H
i2

H
i1

J 003 cosHdH+ C2∫
H
i2

H
i1

cosHdH

( 9)
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F c, t = - (L - 2a)R∑
N

i= 1

12LR
2

C
2∫

H
i2

H
i1

[ EaJ
10
3 - EWaBJ

01
3 ] sinHdH+ C1∫

H
i2

H
i1

J
00
3 sinHdH+ C2∫

H
i2

H
i1

sinHdH

( 10)

　　式中: J
ij
3 =∫sin

i
Hcos

j
H

( 1 + EcosH)
3dH,　Hi1 = Wi +

B
2 - WB ,　Hi2 = Wi+ 1 -

B
2 - WB ; C1, C2是与

E, Ea, WaB , P i ,Wi 等有关的系数。文献[ 5] 给出了详细的推导过程及 C1, C2的具体表达式。

图 2　C/ R对 HSFD 及 SFD刚度、阻尼系数的影响

　 　 C/R依次为 0. 2% , 0. 4% , 0. 6% , 0. 8%及 1. 0% ;

　 　 实线为 HSFD;虚线为 SFD

2　HSFD 油膜力的动力特性

在同心协调圆进动假设下,定

义 HSFD(或 SFD)的油膜刚度系

数 K H(或 KS)为单位涡动速度下,

油膜的径向力与轴颈偏心距之比;

油膜阻尼系数 CH(或 CS)为单位涡

动速度下, 油膜的切向力与轴颈的

切向速度之比。

图 2比较了 SFD的 CS, K S及

HSFD的 CH, K H随径向间隙比 C/

R变化的曲线。计算中的原始参数

分别为: N = 4, a = 10mm, L =

40mm, D = 60mm, B= 60°, WB =

0. 0, W1= 0. 0, Q= 850kg/ m3 , d0=

0. 6mm, L= 0. 8×10- 2Pa·s, P S=

2. 0MPa 等。可见, SFD的 CS, K S

随 C/ R 的增大而减小, 但是 C/ R

的变化并不明显地改变 KS, CS 的

非线性特性。SFD的 CS随着 E的

增大在高 E的范围内迅速增大;在

较小 E及较大 E的范围内 K S 变化

较快, 而在中等 E的范围内, 变化

较为平缓, KS 及 CS 均表现出了极

强的非线性。然而 HSFD的CH, K H

不仅随 C/ R的增大而减小,而且 C/ R的变化还明显地改变了 K H, CH的非线性特性, HSFD

的 K H及 CH在 E< 0. 8的范围内几乎不随 E变化,基本上保持为常数, 只有在 E> 0. 8的范围

内, CH才随 E增大而增大,在高 E区 KH 不仅不增大,在 C/ R较小时,反而有下降的趋势。可

见静压作用的引入显著地降低了 SFD油膜阻尼及刚度的非线性特性, 使油膜力特性的线性

范围明显地增大;此外 HSFD 所产生的油膜刚度及阻尼系数还远大于 SFD所产生的油膜刚

度及阻尼系数。

计算结果还表明, 随着供油压力 P S的增大 KH 随之增大,但 CH几乎没有发生明显的变

化。因而, 在不明显降低 HSFD阻尼系数的情况下,可以通过控制HSFD供油压力的大小来
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改变 HSFD的油膜刚度。另外,对于 HSFD来讲, 即便是在 E= 0处, K H仍然不为零这即为

HSFD 的静承载能力。利用 HSFD 的静承载能力来承受转子系统的静载荷,从而在同心型

HSFD中可以不再借助于定心弹簧来承受转子的静载荷,使 HSFD的结构更为简单。

3　HSFD-刚性转子系统的不平衡响应

采用一端支承在具有较大刚性的滚动轴承上,另一端支承在带有定心弹簧的 HSFD或

SFD上的刚性转子模型
[ 6] ,分析 HSFD 或SFD对转子振动特性的影响以及对转子振动的控

图 3　C/R 对转子系统振动特性的影响

实线为 HSFD;虚线为 SFD

制作用。在稳态条件下, 由于转子

系统的运动方程与 HSFD的动力

特性之间产生了复杂的耦合, 因而

在对 HSFD 转子系统的特性进行

分析时采用了数值积分的方法。

SFD 系统特性的计算是在同心协

调圆进动假设下得到的, SFD 的外

形尺寸与HSFD相同,双承载区结

构的 SFD 的周向进油槽的宽度为

HSFD油腔的轴向宽度。计算中采

用 的 基 本 参 数 除 D= 60mm,

F= 0. 005, P S= 2. 0MPa 外, 其余

参数来自试验转子系统。

图 3是阻尼器的径向间隙比

C/ R 对转子系统振幅响应曲线影

响的一组计算结果。当转子的不平

衡量 U 较小时, 如图 3( a)中 U=

0. 1 所示, SFD 转子系统在 C/ R

较小时, 系统的振幅始终较小,而

当 C/ R 较大时, 转子振幅响应曲

线在系统的弹支临界转速附近出

现明显的峰值区, 随着 C/ R 的增

大,峰值也随之增大。然而 HSFD

转子系统无论在较小 C/ R还是在较大 C/ R的情况下,振幅响应曲线都比较平坦。即便在较

大 C/ R 的情况下在弹支临界转速附近出现振幅的峰值, 其振幅的最大值也只有 SFD 支承

情况下最大峰值的 30%左右。这表明在 C/ R 较大时, SFD产生的油膜力较小, 而 HSFD产

生的油膜力较大, 从而明显地抑制了转子系统振幅的增大。

当 U 较大时,如 U= 0. 2, 支承在 SFD上的转子系统在较大 C/ R的情况下,会在系统的

弹支临界转速附近一个有限转速区间内出现多解区,即双稳态区,而且随 C/ R 的增大, 转子

的振幅增大,双稳态转速也增大并向高转速方向移动,如图3( b)所示。然而支承在 HSFD上

的转子系统的振幅响应曲线上不仅不会出现双稳态,而且共振峰也明显地小于 SFD支承的

转子系统的共振峰。只有在 C/ R, U 很大的情况下, 如计算中在 U= 0. 3, C/ R= 0. 9%时,

HSFD系统才有可能在一个很小的转速区间上出现双稳态,但双稳态转速区较小, 振幅也较
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小。在高转速区, 支承在 HSFD上转子系统的振幅虽然稍大于支承在 SFD上转子系统的振

幅,但是由于在该转速范围内转子的振动较小, 因而两者之间没有明显的差别。可见, HSFD

明显地改善了 SFD油膜力的高度非线性,可以利用 HSFD来克服 SFD在较大 C/ R, U 的情

况下出现的双稳态现象,扩大 SFD所能适应的转子不平衡量的范围。

图 4　试验结果

A- C/R= 0. 947% ;B - C/R= 0. 726% ;

C- C/R= 0. 502% ; D- C/ R= 0. 279%

4　试验研究

为了方便地调整 HSFD 的

C/ R ,试验中所用的 HSFD采用了

锥形无周向回油槽、油腔周向均

布、无端封、4 个深油腔的结构。

HSFD 的锥角为 30°, a= 12mm,

L= 40mm, W1= 0, B= 80°。HSFD

的平均直径为 59. 72mm, d0 =

0. 6mm, P S= 3. 5MPa(此值为油泵

出口处的表压力,阻尼器的实际供

油压力远小于此值)。采用变压器

油作为润滑油。转子系统的不平衡

量为240g·mm。

图 4比较了不同 C/ R 的 SFD

及 HSFD 转子系统的不平衡响应

曲线。当 C/ R 较小时, 如 C/ R=

0. 279% , 无论是 SFD还是 HSFD

系统,在弹支临界转速区不出现峰

值区,随着转速的增大, 振幅仍在

增大。转子系统的振动虽不大,但

转子未发生“质心转向”,始终处于

未倒置状态。相对于 SFD 来讲,

HSFD 支承的转子系统的振幅均

小于 SFD 支承的转子系统的振幅

值。当 C/ R在中等范围内取值时,如C/ R= 0. 502%,支承在 SFD 上的转子系统虽然在弹支

临界转速附近出现了共振峰, 但转子的振动仍较小, 这是 SFD 良好减振的 C/ R的选择范

围。而支承在 HSFD上的转子系统,其振幅始终小于支承在 SFD上转子系统的振幅。如试

验中支承在 HSFD上的转子系统的最大振幅点的转速增高了约 10%,而最大振幅约为 SFD

支承时系统最大振幅的 74%。当 C/ R较大时,如 C/ R= 0. 726%及 0. 947%,在试验不平衡

量的条件下, 支承在 SFD上的转子系统在弹支临界转速以后, 转子的振幅迅速增长,而且振

幅在较宽的转速范围内始终保持为较大的值,只有当转速增加到一定值时,转子的振幅突然

跳跃到振幅较小的状态, 同时转子发生“质心转向”现象, 这是 SFD转子系统中典型的双稳

态跳跃。但当采用了 HSFD之后,转子系统不仅不产生双稳态跳跃,而且转子系统的最大振

幅也较小。如当 C/ R= 0. 726%及 0. 947%时,支承在 SFD上的转子系统在双稳态区的最大

振幅达 0. 395mm 及 0. 532mm, 而支承在 HSFD 上的转子最大振幅只有 0. 155mm 及
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0. 275mm,分别约为前者的 40%及 51%。

通过与理论分析结果的比较,可以发现定性上两者之间具有良好的一致性。HSFD良好

减振的 C/ R的值较一般 SFD良好减振的 C/ R的值高的原因除了 HSFD 系统的刚度较大

之外,试验中采用了较大的锥角也是其增大的一个主要原因。

5　结　论

( 1)　HSFD 的油膜刚度系数及阻尼系数是 HSFD的间隙比 C/ R、供油压力 P S、节流器

直径、油腔的几何形状等的复杂函数。一般情况下, C/ R越小, P S越大, HSFD的油膜刚度越

大; C/ R 越小, P S 越大, HSFD 的油膜阻尼系数越大, HSFD 的油膜阻尼对 P S的变化不敏

感,因而在 P S 的变化过程中,阻尼基本上没有发生明显的变化。

( 2)　HSFD 的油膜特性在 E< 0. 8的范围内基本上是线性的,它不仅能够减小转子系

统的振动, 而且还能够克服由 SFD油膜力的高度非线性产生的具有极大振动的双稳态,是

一种具有良好动力特性的弹性阻尼元件。

( 3)　相对相同尺寸的 SFD 来讲, HSFD 不仅能够在较小或较大的 C/ R范围内能够明

显地改善 SFD的特性,同样在 SFD能够起到良好的减振作用的中等 C/ R的范围内仍能够

改善中等C/ R 的 SFD的特性,使其振幅更小,更易通过临界区。

( 4)　试验结果与理论分析结果在系统参数对转子系统振动特性影响的变化规律上较

为吻合,说明近似计算 HSFD 油膜力的方法具有一定的可靠性, 可以作为一种近似的计算

HSFD油膜力的方法使用。

本文是在浙江大学化工机械研究所汪希萱教授的指导下进行的,特此致谢!
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