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摘要　 轴向磁通永磁（Ａｘｉａｌ Ｆｌｕｘ Ｐｅｒｍａｎｅｎｔ Ｍａｇｎｅｔ，ＡＦＰＭ）电机在给转子输出周向电磁转矩的同时，还作为

一种“磁轴承”，与弹性箔片轴承（Ｇａｓ Ｆｏｉｌ Ｂｅａｒｉｎｇｓ，ＧＦＢｓ）并联工作．当 ＧＦＢｓ 支承的单定子单转子 ＡＦＰＭ 电

机转速发生突变时（如加、减速），叶轮或者透平会产生一个瞬时轴向力．为揭示此轴向冲击对转子系统振动

的影响机理，针对采用 ２ 个径向 ＧＦＢｓ 和 １ 个轴向 ＧＦＢ 支承的单定子单转子 ＡＦＰＭ 电机，建立了系统的刚性

转子动力学方程，计入了永磁体的轴向吸力、径向回复力以及轴向 ＧＦＢ 的推力对转子振动的影响．计算显

示：轴向冲击对横向振动的影响非常小，箔片结构刚度的非线性效应会对转子振荡幅值和时间均产生影响，

永磁体的负刚度绝对值越大，轴向振幅越大．在设计时，要注意永磁轴承刚度、箔片结构刚度和结构阻尼的合

理匹配，以保证转子在轴向冲击下的轴向振荡时间和振幅均不超过允许值．

关键词　 转子动力学，　 盘式永磁电机，　 弹性箔片轴承，　 轴向冲击

ＤＯＩ：　 １０．６０５２ ／ １６７２⁃６５５３⁃２０１８⁃０５９

引言

ＡＦＰＭ 电机通常用于低速、大扭矩领域，如船

用、车用发动机［１－３］ ．鉴于 ＡＦＰＭ 电机转子轴向尺寸

短，具有自冷却效果，当其应用于高速时，会具有更

高的转矩密度、更佳的散热能力和更紧凑的结构．采
用新型非晶合金材料代替常规硅钢，能有效降低电

机铁耗［４，５］，随着非晶合金等新型超薄软磁材料的发

展，高速 ＡＦＰＭ 电机已经逐渐引起了人们的关注［６］ ．
文献［６］设计了一台高速 ＡＦＰＭ 电机，工作转速

１８ ０００ｒｐｍ，功率 ４ｋＷ，整机效率 ９０％，用于废气能量

回收．文献［７，８］开发了一台设计转速１ ０００ ０００ｒｐｍ
的两相供电超高速 ＡＦＰＭ 电机，并进行了３２ ０００
ｒｐｍ 的试验验证．ＡＦＰＭ 电机是一种本质意义上的

三维电磁结构［９］ ．考虑到盘的振动和定转子间磁吸

力的影响，ＡＦＰＭ 电机的轴向气隙厚度一般较大，
当转子偏心时会形成非均匀的气隙，气隙磁密与气

隙厚度的关系呈非线性［１０，１１］ ．文献［１２］研究了轴

向磁化永磁斥力轴承的刚度，建立了永磁刚度矩

阵．求解 ＧＦＢｓ⁃转子系统在时域中的响应较困难且

非常耗时，因为它不仅涉及到三类方程（转子动力

学方程、气膜雷诺方程，箔片结构方程）的耦合，而
且 ＧＦＢｓ 的动态气膜压力与轴颈的扰动频率相关．
为了加快仿真时间，Ｈａｓｓｉｎｉ 和 Ａｒｇｈｉｒ［１３－１５］ 提出用

二阶有理函数来估算轴承的非线性气膜力．另一种

处理方法则是放弃刚度和阻尼的概念，将箔片结构

方程带入气膜雷诺方程进行迭代计算，直接求解轴

承的气膜力．此法虽然完全计入了轴承气膜力的非

线性项，但是在预测 ＧＦＢｓ⁃转子系统动力学行为

时，又需要将上面两个方程与转子动力学方程进行

反复迭代［１６］，增加了计算量．鉴于此， Ｂｏｎｅｌｌｏ 和

Ｐｈａｍ［１７－１９］放弃了这种迭代思路，提出了一种“同时

求解”策略，即采用某种数学变换将原方程组写成

状态方程形式，然后利用矢量技术求解时域或频域

内的响应．事实上，为进一步地减轻计算负担，人们

引入了一些假设（对转子、气膜、箔片之间相互作用

的动力学本质进行折衷），提出了刻画轴承气膜力

的经验模型．文献［２０，２１］研究了径向磁通电机转
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子系统的耦合振动．
目前关于 ＧＦＢｓ 支承的 ＡＦＰＭ 电机转子系统

振动的研究较少，对于该类型的电机，转子在输出

周向电磁转矩的同时，还作为一种“磁轴承”，与
ＧＦＢｓ 并联工作，这种“附加轴承”效应会对转子轴

向、横向振动产生影响．迄今为止，关于 ＡＦＰＭ 电机

转子“附加轴承”效应的研究还鲜见报道．因此，本
文将采用轴承刚度来描述该“附加轴承”效应，建
立 ＧＦＢｓ⁃ＡＦＰＭ 电机转子系统动力学模型，分析转

子受轴向冲击时，轴向 ＧＦＢｓ 以及 ＡＦＰＭ 电机的

“附加轴承”刚度对系统瞬态响应的影响规律．

１　 箔片轴承支承的高速 ＡＦＰＭ 电机

ＡＦＰＭ 电机将永磁体放置于转子盘上，使得转

子轴向长度大大缩短，径向尺寸略增大，如图 １ 所

示．另外，高速旋转的转子盘相当于一个离心风扇，
可实现电机的自冷却．以上特点使得 ＡＦＰＭ 电机具

有更高的转矩密度、更佳的散热能力和更紧凑的结

构．对于那些对空间有严格要求的驱动系统，如燃

料电池汽车发动机、飞机发动机、飞机空气循环系

统等，ＡＦＰＭ 电机将是更好的选择．

图 １　 ＧＦＢｓ 支承的单定子单转子 ＡＦＰＭ 电机结构

Ｆｉｇ．１　 Ｓｉｎｇｌｅ ｓｔａｔｏｒ⁃ｓｉｎｇｌｅ ｒｏｔｏｒ ＡＦＰＭ ｍｏｔｏｒ ｓｕｐｐｏｒｔｅｄ ｂｙ ＧＦＢｓ

２　 刚性转子动力学方程

为简化计算，特做如下假设：
（ａ）推力轴承、径向轴承和永磁轴承对转子动

力学的影响用刚度和阻尼系数描述，不计入推力轴

承在水平、竖直方向上的交叉刚度和交叉阻尼；
（ｂ）推力盘在轴向振动和偏转时，也会感应出

电涡流，产生涡流阻尼，由于该涡流阻尼较小，可以

忽略；
（ｃ）不考虑气膜温度对轴承、永磁体性能产生

的影响；

图 ２　 不对称刚性转子系统

Ｆｉｇ．２　 Ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｒｉｇｉｄ ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ

气体动压轴承支承下的刚性转子可等效成图

２ 所示的形式，转子长度为 ｌ，转子质心 ｃ 点距两端

支承点距离分别为 ｌ１ 和 ｌ２，推力盘中心 ｄ 点距两端

支承点距离分别为 ｌａ 和 ｌｂ，转子左端（ａ 端）和右端

（ｂ 端）两轴承支承处的动态位移依次为 ｘ１、ｙ１、ｘ２、
ｙ２ ．如果不考虑推力盘上的磁吸力和轴承推力，仅
仅考虑径向 ＧＦＢｓ 对转子振动的影响，则转子运动

微分方程的矩阵形式如下：
ＭＸ̈＋ＤＸ̇＋ＫＸ＝Ｆ （１）

其中，

Ｍ＝

ｍｌ２ ／ ｌ ｍｌ１ ／ ｌ ０ ０

０ ０ ｍｌ２ ／ ｌ ｍｌ２ ／ ｌ

０ ０ －Ｊｘ ／ ｌ Ｊｘ ／ ｌ

－Ｊｙ ／ ｌ Ｊｙ ／ ｌ ０ ０

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

，

Ｄ２ ＝

０ ０ ０ ０
０ ０ ０ ０

－ωＪｚ ／ ｌ ωＪｚ ／ ｌ ０ ０

０ ０ ωＪｚ ／ ｌ －ωＪｚ ／ ｌ

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú

，

Ｄ１ ＝

ｄａ
ｘｘ ｄｂ

ｘｘ ｄａ
ｘｙ ｄｂ

ｘｙ

ｄａ
ｙｘ ｄｂ

ｙｘ ｄａ
ｙｙ ｄｂ

ｙｙ

－ｌ１ｄａ
ｙｘ ｌ２ｄｂ

ｙｘ －ｌ１ｄａ
ｙｙ ｌ２ｄｂ

ｙｙ

－ｌ１ｄａ
ｘｘ ｌ２ｄｂ

ｘｘ －ｌ１ｄａ
ｘｙ ｌ２ｄｂ

ｘｙ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

，

Ｋ＝

ｋａ
ｘｘ ｋｂ

ｘｘ ｋａ
ｘｙ ｋｂ

ｘｙ

ｋａ
ｙｘ ｋｂ

ｙｘ ｋａ
ｙｙ ｋｂ

ｙｙ

－ｌ１ｋａ
ｙｘ ｌ２ｋｂ

ｙｘ －ｌ１ｋａ
ｙｙ ｌ２ｋｂ

ｙｙ

－ｌ１ｋａ
ｘｘ ｌ２ｋｂ

ｘｘ －ｌ１ｋａ
ｘｙ ｌ２ｋｂ

ｘｙ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

，

Ｆ＝

ｍｅω２ｃｏｓ（ωｔ）
ｍｅω２ｓｉｎ（ωｔ）
０
０

é

ë

ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
úú

Ｘ＝ ｘ１，ｘ２，ｙ１，ｙ２[ ] Ｔ，式中，ｍ 为转子质量，ｅ 为

６４５
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质心的偏心距，Ｊｘ、Ｊｙ 和 Ｊｚ 为转子绕 ｘ、ｙ、ｚ 轴的转

动惯量，ω 为转子旋转角速度，Ｄ１ 为轴承气膜阻

尼矩阵，Ｄ２ 为陀螺效应阻尼矩阵，总阻尼矩阵

Ｄ ＝Ｄ１＋Ｄ２；Ｋ 为轴承气膜刚度矩阵，上角标 ａ，ｂ 分

别表示转子 ａ 端和 ｂ 端的参数．

图 ３　 推力盘偏转时引起的附加轴承力

Ｆｉｇ．３　 Ａｄｄｉｔｉｏｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｃａｕｓｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ

ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｒｕｓｔ ｄｉｓｋ

由图 ３（ａ）所示，当盘绕 ｘ 轴逆时针转 ψ 角时，
轴向间隙在－ｙ 方向增大，使得磁吸力减小，轴承推

力增量沿＋ｚ 方向；而在＋ｙ 方向减小，使得磁吸力增

大，轴承推力增量沿－ｚ 方向．磁吸力的改变量 ΔＦＰＭ
ｚψ

（上角标 ＰＭ 表示是磁吸力，下角标表示是由盘偏

转 ψ 角时引起的 ｚ 方向的力，以下变量的角标都可

类似解释，不再赘述）和其引起的附加力偶矩 ΔＭＰＭ
ｘψ

（下角标表示是由盘偏转 ψ 角时，引起绕 ｘ 转动的

力偶）定义如下：

ΔＦＰＭ
ｚψ ＝［ｋＰＭ

ｚ （ｇｙ
ｍａｘ）－ｋＰＭ

ｚ （ｇｙ
ｍｉｎ）］Ｒｄψ

ΔＭＰＭ
ｘψ ＝［－ｋＰＭ

ｚ （ｇｙ
ｍａｘ）－ｋＰＭ

ｚ （ｇｙ
ｍｉｎ）］Ｒ２

ｄψ
{ （２）

由图 ３（ａ）可以看到，因盘偏转产生的磁吸力

变化现象会进一步加剧盘的偏转，而轴承的推力会

纠正盘的偏转．式（２）中 ｋＰＭ
ｚ 为磁吸力在 ｚ 方向的刚

度，当盘的半径 Ｒｄ 较小时，ｇｙ
ｍａｘ 为最大轴向间隙

（上角标 ｙ 表示气隙厚度沿 ｙ 方向发生变化，下角

标 ｍａｘ 表示最大气隙厚度），ｇｙ
ｍｉｎ为最小轴向间隙．

轴承推力的改变量 ΔＦ ｆｏｉｌ
ｚψ 和其引起的附加力偶矩

ΔＭｆｏｉｌ
ｘψ 定义如下：

ΔＦ ｆｏｉｌ
ｚψ ＝［ｋｆｏｉｌ

ｚ （ｇｙ
ｍａｘ）－ｋＰＭ

ｚ （ｇｙ
ｍｉｎ）］Ｒｄψ＋

［ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｙ

ｍａｘ）－ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｙ

ｍｉｎ）］Ｒｄ

ΔＭｆｏｉｌ
ｘψ ＝ －［ｋｆｏｉｌ

ｚ （ｇｙ
ｍａｘ）＋ｋｆｏｉｌ

ｚ （ｇｙ
ｍｉｎ）］Ｒ２

ｄψ－

［ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｙ

ｍａｘ）＋ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｙ

ｍｉｎ）］Ｒ２
ｄψ̇

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ï
ï

（３）

由于径向轴承的振动量 ｙ１ 和 ｙ２ 相对于转子长

度 ｌ 非常小，所以有：

ψ≈ｓｉｎψ＝
ｙ２－ｙ１

ｌ
（４）

且 ｇｙ
ｍｉｎ ＝ｇ－Ｒｄψ；ｇｙ

ｍａｘ ＝ｇ＋Ｒｄψ．
与图 ３（ａ）类似，当转子发生图 ３（ｂ）所示的翻

转时，磁吸力的改变量 ΔＦＰＭ
ｚφ 和其引起的附加力偶

矩 ΔＭＰＭ
ｙφ 如下：
ΔＦＰＭ

ｚφ ＝［ｋＰＭ
ｚ （ｇｘ

ｍａｘ）－ｋＰＭ
ｚ （ｇｘ

ｍｉｎ）］Ｒｄφ

ΔＭＰＭ
ｙφ ＝［－ｋＰＭ

ｚ （ｇｘ
ｍａｘ）－ｋＰＭ

ｚ （ｇｘ
ｍｉｎ）］Ｒ２

ｄφ
{ （５）

轴承推力的改变量 ΔＦ ｆｏｉｌ
ｚφ 和其引起的附加力偶

矩 ΔＭｆｏｉｌ
ｙφ 表达式如下：
ΔＦ ｆｏｉｌ

ｚφ ＝［ｋｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍａｘ）－ｋｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍｉｎ））］Ｒｄφ＋

［ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍａｘ）－ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍｉｎ）］Ｒｄ φ̇

ΔＭｆｏｉｌ
ｙφ ＝ －［ｋｆｏｉｌ

ｚ （ｇｘ
ｍａｘ）＋ｋｆｏｉｌ

ｚ （ｇｘ
ｍｉｎ］Ｒ２

ｄφ－

［ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍａｘ）＋ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍｉｎ）］Ｒ２
ｄ φ̇

ì
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ï
ï
ï

ï
ï
ï

（６）

另外，有：

φ≈ｓｉｎφ＝
ｘ２－ｘ１

ｌ
（７）

且 ｇｘ
ｍｉｎ ＝ｇ－Ｒｄφ；ｇｘ

ｍａｘ ＝ｇ＋Ｒｄφ．
当盘发生横向移动时，永磁体会产生回复力阻

碍这种运动．如图 ４（ａ）所示，当盘心 ｄ 朝＋ｙ 方向移

动 ｙｄ 时，永磁体产生的回复力 ΔＦＰＭ
ｙｙ 朝－ｙ 方向，同

时该力对质心 ｃ 有一个弯矩 Δｍｘ（Ｆ
→ＰＭ

ｙｙ ），表达式为：
ΔＦＰＭ

ｙｙ ＝ －ｋＰＭ
ｙｙ ｙｄ

Δｍｘ（Ｆ
→ＰＭ

ｙｙ ）＝ －ｋＰＭ
ｙｙ ｙｄ ｌｄｃ

{ （８）

７４５
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图 ４　 推力盘平行涡动时引起的附加轴承力

Ｆｉｇ．４　 Ａｄｄｉｔｉｏｎａｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｃａｕｓｅｄ ｂｙ ｔｈｅ ｐａｒａｌｌｅｌ ｖｏｒｔｅｘ

ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｒｕｓｔ ｄｉｓｋ

如图 ４（ｂ）所示，当盘心 ｄ 朝＋ｘ 方向移动 ｘｄ

时，永磁体产生的回复力 ΔＦＰＭ
ｘｘ 朝－ｘ 方向，同时该

力对质心 ｃ 有一个弯矩 Δｍｙ（Ｆ
→ＰＭ

ｘｘ ），表达式为：

ΔＦＰＭ
ｘｘ ＝ －ｋＰＭ

ｘｘ ｘｄ

Δｍｙ（Ｆ
→ＰＭ

ｘｘ ）＝ ｋＰＭ
ｘｘ ｘｄ ｌｄｃ

{ （９）

其中，ΔＦＰＭ
ｙｙ 表示推力盘在 ｙ 方向的位移引起 ｙ 方向

的力．另根据几何条件有：
ｘｄ ＝ｈ１ｘ１＋ｈ２ｘ２

ｙｄ ＝ｈ１ｙ１＋ｈ２ｙ２
{ （１０）

其中，ｈ１ ＝ ｌｂ ／ ｌ，ｈ２ ＝ ｌａ ／ ｌ．
当计入推力盘偏转效应和平行涡动效应后，则

式（１）所示的转子横向振动微分方程如式（１１）所

示，其中各矩阵的元素将会发生变化，具体如附录

Ａ 所示．
ＭＸ̈＋（Ｄ１＋Ｄ２＋Ｄ３） Ｘ̇＋（Ｋ１＋Ｋ２）Ｘ＝Ｆ （１１）
转子轴向振动微分方程如式（１２）所示：
ｍｚ̈ｃ＋ｋＰＭ

ｚｚ ｚｃ＋ｋｆｏｉｌ
ｚｚ ｚｃ＋ｄｆｏｉｌ

ｚｚ ｚ̇ｃ＋（ｋ１＋ｋ２）Ｒｄψ＋
（ｋ３＋ｋ４）Ｒｄφ＋ｄ１Ｒｄψ̇＋ｄ２Ｒｄ φ̇＝ ０ （１２）

其中，
ｋ１ ＝ ｋＰＭ

ｚ （ｇｙ
ｍａｘ）－ｋＰＭ

ｚ （ｇｙ
ｍｉｎ）[ ] ；

ｋ２ ＝ ｋｆｏｉｌ
ｚ （ｇｙ

ｍａｘ）－ｋｆｏｉｌ
ｚ （ｇｙ

ｍｉｎ）[ ] ；

ｄ１ ＝ ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｙ

ｍａｘ）－ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｙ

ｍｉｎ）[ ] ；

ｋ３ ＝ ｋＰＭ
ｚ （ｇｘ

ｍａｘ）－ｋＰＭ
ｚ （ｇｘ

ｍｉｎ）[ ] ；

ｋ４ ＝ ｋｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍａｘ）－ｋｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍｉｎ）[ ]

ｄ２ ＝ ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍａｘ）－ｄｆｏｉｌ
ｚ （ｇｘ

ｍｉｎ）[ ] ．
由于箔片轴承的工作振幅比较小 （微米级

别），而永磁吸力对这种级别的位移变化不是特别

敏感，所以在计算中可以视永磁轴承的刚度为常

数，即 ｋＰＭ
ｚ （ｇｙ

ｍａｘ）≈ｋＰＭ
ｚ （ｇｙ

ｍｉｎ）≈ｋＰＭ
ｚ （ｇ），于是式（１２）

可以简化为：
ｍｚ̈ｃ＋ｋＰＭ

ｚｚ ｚｃ＋ｋｆｏｉｌ
ｚｚ ｚｃ＋ｄｆｏｉｌ

ｚｚ ｚ̇ｃ ＝ ０ （１３）

３　 算例

根据小位移假设，与即盘的轴向振动、偏转和

轴颈的横向振动对径向轴承和轴向轴承稳态工作

点的影响可以忽略，在计算中，径向轴承、推力轴承

的气膜刚度和阻尼以及永磁轴承的刚度可以近似

为不变．如果计入箔片的非线性结构刚度效应，则
箔片轴承的等效刚度和等效阻尼分别为：

ｋｅｆｆ０ ＝
ｋａｉｒｋｆｏｉｌ

ｋａｉｒ＋ｋｆｏｉｌ
（１４）

ｄｅｆｆ０ ＝
ｋａｉｒｄｆｏｉｌ

ｋａｉｒ＋ｋｆｏｉｌ
（１５）

上式中的 ｋｅｆｆ０和 ｄｅｆｆ０分别是轴颈无涡动时，箔
片轴承的等效刚度、阻尼，角标 ａｉｒ 代表气膜参数，
角标 ｆｏｉｌ 代表箔片结构参数．实际中的轴颈一般出

现同步涡动，量纲分析表明当轴颈的涡动频率

ω→∞时，ｋｅｆｆ０和 ｄｅｆｆ０趋近于同步涡动时的等效刚度

和阻尼．
轴承⁃转子系统动力学方程中各参数如表 １ 所

示，其中气膜的刚度和阻尼系数选取的是对应的箔

片轴承为刚性表面情形下的参数．箔片的结构刚度用

二次函数描述，为 ｋｆｏｉｌ＿ｘｘ ＝ｋｆｏｉｌ＿ｙｙ ＝ｋｆｏｉｌ＿ｚｚ ＝ｋ０＋ｋ１ｙ＋ｋ２ｙ２，径

８４５
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向箔片的结构阻尼记为 ｄｆｏｉｌ＿ｘｘ ＝ ｄｆｏｉｌ＿ｙｙ，轴向箔片的

结构阻尼记为 ｄｆｏｉｌ＿ｚｚ ．
表 １　 表 １　 轴承⁃转子系统参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂｅａｒｉｎｇ⁃ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ

ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｖａｌｕｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｖａｌｕｅ
ｍ １．２ｋｇ ｋａｉｒ＿ｙｘ ４．９１×１０５Ｎ ／ ｍ
ｌ１ ７０ｍｍ ｋａｉｒ＿ｙｙ ７．６１×１０５Ｎ ／ ｍ
ｌａ ３０ｍｍ ｋｐｍ＿ｘｘ １．００×１０５Ｎ ／ ｍ
ｆ １５００Ｈｚ ｋｐｍ＿ｙｙ １．００×１０５Ｎ ／ ｍ
ｅ ５μｍ ｋｐｍ＿ｚｚ －６．２５×１０５Ｎ ／ ｍ

Ｊｘ ＝ Ｊｙ ３．５０×１０－４ｋｇｍ２ ｋｐｍ＿ｙｘ ＝ ｋｐｍ＿ｘｙ ０
ｌ １７０ｍｍ ｄａｉｒ＿ｘｘ ９３．９４ Ｎｓ ／ ｍ
Ｒｄ ２０ｍｍ ｄａｉｒ＿ｘｙ ４４．３９ Ｎｓ ／ ｍ
Ｊｚ １．６４×１０－４ｋｇｍ２ ｄａｉｒ＿ｙｘ －５２．３７ Ｎｓ ／ ｍ

ｋａｉｒ＿ｘｘ ＝ ｋａｉｒ＿ｚｚ ７．５６×１０５Ｎ ／ ｍ ｄａｉｒ＿ｙｙ １０６．７８ Ｎｓ ／ ｍ
ｋａｉｒ＿ｘｙ －１．７４×１０５Ｎ ／ ｍ

４　 结果分析

当 ｋ０ ＝ ５×１０６，ｋ１ ＝ －５×１０９，ｋ２ ＝ ２×１０１４，表明箔

片具有变化的结构刚度，ｄｆｏｉｌ＿ｘｘ ＝ ｄｆｏｉｌ＿ｙｙ ＝ ３５０Ｎｓ ／ ｍ，
ｄｆｏｉｌ＿ｚｚ ＝ １００Ｎｓ ／ ｍ．转子只在 １．７ｓ 受到一个 ３０Ｎ，作用

时间 ０．０３ｓ 的轴向冲击力．
将式（１１）和式（１３）联立，写成状态方程的形

式，给定初始条件后，通过龙格库塔法进行迭代求

解，结果如图 ５ 所示．图 ５（ａ）为转子轴向位移 ｚ 的
响应曲线，ｚ 在 ０．２ｓ 后就达到稳定值零，这是因为

轴向方向无恒定的激励源，在 １．７ 时受轴向冲击的

影响，出现波动，峰值达到 ４５０μｍ，０．１５ｓ 后又趋于

零．
为了考察轴向冲击是否对横向振动产生影响，

做出了转子 ａ 端的位移 ｘ１ 随时间的响应曲线，如
图 ５（ｂ） 所示． ｘ１ 在 １． ５ｓ 时才趋于稳定值 （幅值

５μｍ），在 １．７ｓ 后 ｘ１ 随时间并没有明显的变化，说
明轴向冲击对横向振动的影响非常小．图 ５（ｃ）显示

了转子最终处于稳态时的轴心轨迹，可见两支承处

的横向振动幅值均小于 １０μｍ．
当 ｋ０ ＝ ６×１０６，ｋ１ ＝ ０，ｋ２ ＝ ０（表明箔片具有恒定

的结构刚度），其它条件不变，仍然施加一样的轴向

冲击力，计算结果如图 ６ 所示．图 ６（ａ）所示，受到冲

击作用影响，转子轴向位移 ｚ 在 １．７ｓ 后振幅突然增

大，峰值约为 １０００μｍ，在 ０．１２ｓ 后又趋于零．相对于

变结构刚度箔片，恒定结构刚度箔片在常数项上

大，但是随着位移的增大，变结构刚度箔片的刚度

会远大于恒定结构刚度箔片的刚度（即前者会变得

非常硬），因为箔片越硬，等效刚度越大，因此转子

振幅会减小（４５０μｍ＜１０００μｍ） ．

图 ５　 具有变结构刚度箔片转子系统的瞬态响应

Ｆｉｇ．５　 Ｔｒａｎｓｉｅｎｔ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ

ｖａｒｉａｂｌｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｆｏｉｌ

相对于图 ５（ｂ），图 ６（ｂ）显示转子 ａ 端的位移

ｘ１ 收敛非常快，在 ０．１５ｓ 后即达到稳态．与图 ５（ｂ）
类似，图 ６（ｂ）中也没有轴向冲击对位移 ｘ１ 有明显

影响的痕迹．这说明，不管是轴向箔片刚度是可变

还是不可变，轴向冲击只对转子轴向振动有影响，
对横向振动几乎无影响．最终的轴心轨迹如图 ６

９４５
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（ｃ）所示．

图 ６　 具有恒定结构刚度箔片转子系统的瞬态响应

Ｆｉｇ．６　 Ｔｒａｎｓｉｅｎｔ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ

ｃｏｎｓｔａｎｔ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｆｏｉｌ

对比以上两种箔片的计算结果发现，轴向冲击

对横向振动的影响均非常小．刚度箔片，随着位移

增大，箔片越硬，等效刚度越大，因此转子振幅会这

是因为轴向冲击力作用在转子的轴线上，主要引起

推力盘的轴向位移，而不会造成推力盘的大幅偏

转，进而也就不会显著地对横向振动产生影响．对

于变结构减小，但是等效阻尼会减小，所以转子振

荡时间会加长．因此在设计时，要注意箔片结构刚

度和结构阻尼的合理匹配，以保证转子在轴向冲击

下的轴向震荡时间和振幅均不超过允许值．
当 ｋ０ ＝ ５ × １０６， ｋ１ ＝ － ５ × １０９， ｋ２ ＝ ２ × １０１４，

ｋｐｍ＿ｚｚ ＝ －７．３×１０５Ｎ ／ ｍ，即将永磁轴承的负刚度绝对

值增大，计算结果如图 ８ 所示，可见转子轴向位移 ｚ
在 １． ７ｓ 后振幅突然增大，峰值接近 １０００μｍ，在
０．１５ｓ后又趋于零．这个振幅已经远远超出了轴向箔

片轴承的正常工作间隙，而且对永磁轴承的刚度的

影响是不能忽略的．计算表明，永磁体的负刚度绝

对值超过 ７．３×１０５Ｎ ／ ｍ 时，轴向振幅会发散，但实

际的推力盘两端都有轴向箔片轴承约束，这说明永

磁体的负刚度绝对值过大时，推力盘会撞到箔片轴

承．在设计箔片轴承⁃盘式永磁电机转子系统时，需
要综合考虑永磁轴承刚度和箔片轴承刚度，阻尼之

间的匹配．

图 ７　 永磁轴承负刚度增大时转子 ｚ 方向位移

Ｆｉｇ．７　 Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ａｌｏｎｇ ｚ ａｘｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｗｉｔｈ

ａ ｌａｒｇｅ ＰＭ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

５　 结论

１）当转子受到一个作用时间 ０．０３ｓ，３０Ｎ 的轴

向冲击力时，计算发现轴向冲击对横向振动的影响

非常小．这是因为轴向冲击力作用在转子的轴线

上，主要引起推力盘的轴向位移，而不会造成推力

盘的大幅偏转，进而也就不会显著地对横向振动产

生影响．
２）对于变结构刚度箔片，转子的轴向位移和水

平位移趋于稳定的计算时间分别需要 ０．２ｓ 和 １．５ｓ．
轴向冲击时，轴向位移的峰值达到 ４５０μｍ，０．１５ｓ 后

又趋于零；对于恒定结构刚度箔片，转子的轴向位

０５５
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移和水平位移趋于稳定的计算时间分别需要 ０．２ｓ
和０．１５ｓ， 轴 向 冲 击 时， 轴 向 位 移 的 峰 值 达 到

１０００μｍ，０．１２ｓ 后又趋于零．
３）对于变结构刚度箔片，随着位移增大，箔片

越硬，等效刚度越大，因此转子振幅会减小，但是等

效阻尼会减小，所以转子振荡时间会略长．因此在

设计时，要注意箔片结构刚度和结构阻尼的合理匹

配，以保证转子在轴向冲击下的轴向震荡时间和振

幅均不超过允许值．
４）永磁体的负刚度绝对值越大，轴向振幅越

大，当永磁体的负刚度绝对值过大时，推力盘会撞

到箔片轴承．因此在设计箔片轴承⁃盘式永磁电机

转子系统时，需要综合考虑永磁轴承刚度和箔片轴

承刚度，以及阻尼之间的匹配．
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关于停赠纸版期刊和价格变更的通知

尊敬的读者和各界朋友：
遵循服务广大科技工作者，促进科学发展的宗旨，《动力学与控制学报》自 ２００３ 年创刊至今，一直以开

放获取的方式，为广大读者服务．１６ 年来，编辑部通过邮寄方式向有关单位和读者朋友赠送纸版期刊，通过

本刊网站提供论文全文阅读和免费下载．近年来，为更好地服务广大读者朋友，编辑部增加了电子邮件和

微信公众平台的信息推送．为节约资源，提高纸版期刊出版质量，同时提高编辑部的运行效率，经编委会研

究决定，自 ２０１９ 年起，调整纸版期刊价格，由每期（本）２０ 元上调至 ４０ 元，同时停止向各有关单位和个人

赠送纸版期刊．由此带来的不便，敬请谅解！
欢迎通过本刊网站和微信公众平台关注本刊最新动态，阅读和下载本刊论文！
欢迎通过当地邮局或本刊编辑部订阅纸版期刊，支持本刊发展！
感谢您对学报发展的一直支持！ 在此辞旧迎新之际，恭祝各界新老朋友：新年快乐，万事如意！

《动力学与控制学报》编辑部

２０１８ 年 １２ 月 １８ 日
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