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波箔组合式径向空气轴承结构参数对转子动力学性能的影响

邵聪鹏，  李双敏，  吴    洋，  安    琦

（华东理工大学机械与动力工程学院, 上海 200237）

摘要：本文以波箔组合式空气轴承支承的转子系统为研究对象，开展动力学性能研究：通过

同时求解雷诺方程和箔片结构的变形方程，建立气体箔片轴承的流固耦合模型；采用摄动法，

求解动态雷诺方程，计算箔片轴承动态性能系数；对轴承-转子系统建立参数集总化模型，采

用 Riccati 传递矩阵法研究动力学特性；通过锤击试验与模型计算的前 6 阶模态频率对比，验证

了模型的准确性。在此基础上，结合具体算例，数值研究了轴承半径间隙、平箔厚度、波箔厚

度、波拱半长等轴承结构参数对临界转速、不平衡响应等转子动力学性能的影响规律，结果表

明，在一定范围内增大半径间隙和减小平箔厚度，均能提高系统稳定性；选取合适的波箔厚度

和波拱半长，能使不平衡响应振幅趋近极小值，提高系统稳定性。
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空气箔片轴承广泛应用于航空航天、低温制

冷、空气循环等领域的转子支承 [1-2]。目前广泛使用

的空气箔片轴承大多为波箔型结构，研究轴承结构

参数对所支承的转子动力学性能的影响规律十分必要。

王建文等[3] 采用有限差分法（FEM）离散求解非

线性的、稳态的可压缩雷诺方程，研究了空气轴承的

气膜压力和气膜厚度分布。Zhou等[4] 推导了轴承复

频域阻抗矩阵，以表征空气箔片轴承的线性动态

特性，通过数值算例验证了所提方法的有效性。

Feng等[5] 采用时域辨识的方法计算空气箔片轴承的

动态系数，研究了箔片模型对动力系数的影响。Yang
等 [6] 采用 Iordanoff模型求解箔片刚度，研究了磨损

区域对轴心轨迹、Poincare映射的影响，揭示了由磨

损区引起的非线性振动。参考文献 [7-8] 建立了空气

箔片轴承流固耦合模型和轴承-转子的集总参数模

型，并进行了转子稳定性分析。李民等[9] 建立了空压

机转子动力学模型，研究发现空气轴承支撑刚度对

临界转速起正向作用。张晨等[10] 建立了高速气浮轴

承流体域模型，数值研究了轴承性能。

Bonello等 [11] 通过数值方法和试验测试了空气

箔片轴承-转子系统的性能，发现失稳转速随着不平

衡质量的增加而减小。Hoffmann等[12] 搭建了气体箔

片轴承试验台，发现随着不平衡量的增加，波箔的局

部刚度有相当大的降低。Khamari等 [13] 基于旋转动

力分析和试验数据的比较，对转子的临界转速和轴

承位置的不平衡响应进行了研究。Zhang等 [14-15] 通

过试验研究了平衡位置偏移对混合箔片磁轴承-转子

系统稳定性的影响。

综上所述，已有关于波箔型空气轴承的很多研

究，但目前对空气箔片轴承的研究大多是单独针对

轴承进行，鲜有对波箔型空气轴承的结构参数对转

子动力学性能影响的研究。为此，本文将以作者前

期提出的一种新型波箔组合式空气箔片轴承 [16-17] 为
对象开展研究，构建这种轴承所支承的转子动力学

模型，开展转子动力学性能的数值和试验研究，深入

探究轴承的结构参数对转子动力学系数的影响规律，
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为这种轴承的结构参数的进一步改进提供理论依据。

 1    计算模型的构建

 1.1    轴承结构

如图 1所示，本文所提出的新型空气箔片轴承

由平箔、波箔和壳体组成。组合式波箔由波箔条和

间隔条组成，通过选取不同结构参数的波箔条和不

同宽度的间隔条可以改变底箔的布局，调整组合波

箔的刚度分布，以适应不同工况下的特定需求。

 1.2    气膜雷诺方程与箔片受力变形方程

h

δ

如图 1所示，气膜厚度    可由几何关系和平箔

径向变形量   计算得到： 

h = c+ ecosφ+δ (1)

c e

φ

α

Φ+φ+α = 2π

式中，    为平箔内表面和轴颈的半径间隙；   是转轴

中心与轴承中心的偏心距；    为图 1所示以偏位角

为起始位置的周向角度坐标，它与偏位角    的关系

为   。

气膜的雷诺方程二维形式可以写为： 

1
r2

∂

∂φ

(
ρh3

µ

∂p
∂φ

)
+
∂

∂z

(
ρh3

µ

∂p
∂z

)
=

6vφ
r
∂ (ρh)
∂φ
+12

∂ (ρh)
∂t
(2)

r ρ p

µ vφ t

式中，   为轴颈半径，   是气体密度，   为气膜压力，

 为气体动力黏度，   为轴颈周向速度，   为时间。

δ = w

如图 2(a)所示箔片结构，简化为图 2(b)所示薄

板-弹簧模型，其平箔片径向变形量等效成平板的挠

度（   ），在基尔霍夫假设下，薄板弯曲方程为： 

∇4w =
q
D

(3)

其中，q 为分布载荷。

D 为薄板抗弯刚度： 

D =
Etf3

12(1− ν2)
(4)

E ν tf式中，   为弹性模量，   为泊松比，   为平箔厚度。

q p F如图 2(b)，   由气膜压力   和波箔支承力   组成： 

q (Φ,z) = p (Φ,z)− lim
∆Φ→ 0
∆z→ 0

F (Φ,z)
∆Φ∆z

(5)

Φ

z

式中，    为图 1所示以固定端为起始位置的周向角

度坐标，   为轴向坐标。波拱支承力强度为： 

F (Φ,z)
∆Φ∆z

=
K (Φ,z)
∆Φ∆z

·δ (Φ,z) (6)

其中，波拱处的等效弹簧刚度计算公式 [16-17] 根据卡

氏第二定理计算得到： 
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图 1    新型空气箔片轴承

Fig. 1    New-type air foil bearing
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图 2    箔片结构与简化模型

Fig. 2    Foils structure and simplified model
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K
∆z
=

Et3
b

6R3
b

(
θbsin2θb+

θb

2
+

3
4

sin2θb−2sinθb

) (7)

 1.3    轴承动力学特性系数的计算

(x0,y0)

p0 Fx0 Fy0

ωd xA、yA

在给定条件下，通过求解式 (2)，可得转轴位于

静平衡位置时的轴心位置    ，系统气膜压力场

 ，并由此求得气膜合力的正交分力   、   。当转

子转速和载荷恒定，假设转轴在平衡位置附近受到

扰动圆频率为   、振幅为   的位移小扰动，导

致轴心在平衡位置附近振动，轴心的位移和速度状

态方程为：  
x = x0+ xA cos(ωdt)
y = y0+ yA cos(ωdt)
ẋ = −ωdxA sin(ωdt)
ẏ = −ωdyA sin(ωdt)

(8)

定义复数范围内扰动：  X = xA exp(iωdt)
Y = yA exp(iωdt)

(9)

复数范围内的扰动后气膜压力、气膜厚度和平

箔径向变形为：  
p = p0+ pd exp(iωdt)
h = h0+hd exp(iωdt)
δ = δ0+δd exp(iωdt)

(10)

pd,hd, δd式中，    均为复数，其模长为振幅值，辐角为

0时刻的初始相位角。

pd hd定义动态气膜压力   和动态气膜厚度   关于

扰动的变化率： 

pX =
∂pd

∂X
, pY =

∂pd

∂Y
,hX =

∂hd

∂X
,hY =

∂hd

∂Y
(11)

X Y将式 (10)代入式 (2)，分别关于   、   求导，得到：  
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)
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6µω
∂
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(12)

Kxx Kxy Kyx Kyy

Cxx Cxy Cyx Cyy

空气箔片轴承的动力学特性采用独立的 4个轴

承刚度系数   、   、   、   和 4个轴承阻尼系

数   、   、   、   来表征。在转轴围绕静平衡

位置作小幅度变位运动时，气膜合力可表示为： 

[
Fx

Fy

]
=

[
Fx0

Fy0

]
+

[
Kxx Kxy

Kyx Kyy

] [
∆x
∆y

]
+

[
Cxx Cxy

Cyx Cyy

] [
∆ẋ
∆ẏ

]
(13)

∆x = x− x0 ∆y = y− y0 ∆ẋ = ẋ

∆ẏ = ẏ

式 中 ， 小 扰 动 量    ，    ，    ，

 。轴承刚度、阻尼系数由以下公式计算得到：  

−
w L/2

−L/2

w 2π

0
(pX sinΦ)dΦdz=Kxx + iωdCxx

−
w L/2

−L/2

w 2π

0
(pX cosΦ)dΦdz=Kyx + iωdCyx

−
w L/2

−L/2

w 2π

0
(pY sinΦ)dΦdz=Kxy+ iωdCxy

−
w L/2

−L/2

w 2π

0
(pY cosΦ)dΦdz=Kyy+ iωdCyy

(14)

 1.4    轴承-转子系统的稳定性和不平衡响应计算

Riccati变换可以显著提高传递矩阵法计算过程

的数值稳定性，因此本文采用该方法研究轴承-转子

系统的动力学特性。轴承与转子系统结构如图 3
所示，根据质量等效、刚度等效和转动惯量等效，建

立轴承-转子系统集总模型。
  

Nut
Thrust disc Bearing Rotor with

impeller

图 3    轴承-转子系统结构示意图
Fig. 3    Structure diagram of bearing-rotor system

 

li

ln = 0

如图 4所示，轴承-转子系统被转化为 n 个刚性

质量圆盘和 n−1 个无质量等截面弹性轴段。将每个

圆盘及其右轴段视为一个长度为     的盘-轴单元组

合，第 n 个组合位于最右端，其长度    。取每个

圆盘的左截面与第 n 个圆盘的右截面作为 n+1 个研

究截面。第 i 个研究截面处的状态矢量为： 

Zi =

[
ff
fe

]
i

=
[

Mx Γx My Γy Ax Θx Ay Θy

]T
i

(15)
fe ff M Γ A Θ

xoz yoz

式中，   为复振型，   是相应内力。   、   、   、 

分别代表对应平面上的弯矩、剪切力、复振幅和挠

角，下标 x、y 用于区分   、   平面。

S = λ+ iωw

ωw λ

在有阻尼的轴承-转子系统中，固有频率的振型

是衰减振动，阻尼固有频率用复数表示，   ，

其中    为振动圆频率值，    为衰减指数。圆盘在

xoy 坐标系的运动方程为：  x = |Ax|eλt cos(ωwt+ θx)
y =

∣∣∣Ay

∣∣∣eλt cos
(
ωwt+ θy

) (16)

θx θy Ax Ay式中，   、   分别是   、   的相位角。

U = md(eξ+

ieη) ω

若转子上某圆盘有不平衡质量矩，  

 ，如图 5所示。当转子以角速度   转动时，会产
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ωw = ω λ = 0
生不平衡离心力，对转子施加与转速相同频率的激

励 (即   )，使转子做强迫振动，此时   ，这种

振动叫做不平衡响应。不平衡离心力的大小为：  Fx = Re
{
Uω2eiωt}

Fy = Re
{−iUω2eiωt} (17)

根据传递矩阵法（式 8~25），相邻两研究截面的

状态矢量之间的关系为： 

Z i+1 = Ψ iZi+

[
Ff

Fe

]
i

(18)
 

Ff_i = ω
2Ui

[
l 1 −il −i

]T
i

(19)
 

Fe_i = ω
2

(
l2U
2EI

)
i

[ l (1− κ)
3

1 −i l (1− κ)
3

−i
]T

i
(20)

 

Ψi =

[
ψ11 ψ12

ψ21 ψ22

]
i

(21)
 

ψ11_i =


1 l 0 0
0 1 0 0
0 0 1 l
0 0 0 1


i

(22)

 

ψ21_i =



l2

2EI
l3 (1− κ)

6EI
0 0

l
EI

l2

2EI
0 0

0 0
l2

2EI
l3 (1− κ)

6EI

0 0
l

EI
l2

2EI


i

(23)

 

ψ12_i =


−l

(
mS 2+Ksxx

)
JtS 2 −lKsxy JpωS

− (
mS 2+Ksxx

)
0 −Ksxy 0

−lKsyx −JpωS −l
(
mS 2+Ksyy

)
JtS 2

−Ksyx 0 − (
mS 2+Ksyy

)
0


i

(24)

ψ22_i =



1− l3 (1− κ) (mS 2+Ksxx
)

6EI
l+

l2JtS 2

2EI
l3 (1− κ) Ksxy

6EI
l2JpωS

2EI

− l2 (mS 2+Ksxx
)

2EI
1+

lJtS 2

EI
−

l2Ksxy

2EI
lJpωS

EI
l3 (1− κ) (mS 2+Ksyx

)
6EI

−
l2JpωS

2EI
1−

l3 (1− κ) (mS 2+Ksyy
)

6EI
l+

l2JtS 2

2EI

−
l2Ksyx

2EI
−

lJpωS
EI

−
l2 (mS 2+Ksyy

)
2EI

1+
lJtS 2

EI


i

(25)

Ksab = Kab+S Cab a、b x y m

l I

κ =
6EI

ktGArl2
G =

E
2(1+ ν)

Ar kt
kt = 0.886 Jp Jt

式中，    （   分别代表    、    ），  

是圆盘质量 ，    是轴段长 ，    是轴段截面惯性矩 ，

 是剪切影响系数，    是材料切

变模量，    是截面积，    是截面系数（实心圆轴段

 ），   是极转动惯量，   是直径转动惯量。

引入 Riccati变换： 

ff_i = Ai fe_i+Bi (26)

得到相关递推式： 

Ai+1 =
[
ψ11 A+ψ12

]
i

[
ψ21 A+ψ22

]−1
i (27)

 

Bi+1 =
[
ψ11 B+Ff

]
i− Ai+1

[
ψ21 B+Fe

]
i (28)

 

fe_i =
[
ψ21 A+ψ22

]−1
i fe_i+1−

[
ψ21 A+ψ22

]−1
i

[
ψ21 B+Fe

]
i

(29)
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图 4    轴承-转子系统集总模型示意图

Fig. 4    Lumped model diagram of bearing-rotor system
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图 5    不平衡离心力

Fig. 5    Unbalanced centrifugal force
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ff_1 = 0 fe_1 , 0
A1 = 0 B1 = 0 Ai Bi

转子左端面边界条件为    ，    ，于是

初值    ，    ，进而可计算得到所有    ，  

的表达式，而右端面边界条件： 

ff_n+1 = An+1 fe_n+1+Bn+1=0 (30)

Ui

Bi

在稳定性计算时，各不平衡量   均为 0，则所有

 均为 0，式 (30)有非零解的条件是： 

det(An+1) = 0 (31)

S =

λ+ iωw

由式 (31)可求解得到复数阻尼固有频率  

 。

λ = 0 ωw = ω

Ui

在不平衡响应分析时，    、    ，具有不

为 0的不平衡量   ，由式 (30)，可得： 

fe_n+1 = −A−1
n+1Bn+1 (32)

fe_i+1 Ai Bi

fe_i

ff_i Ax_i Ay_i

分别逐次将   与相应   ，   代入式 (29)，可
计算得到所有    ，再逐次代入式 (26)，可得到任意

 。将各组   、   分别代入式 (16)可得到各圆

盘中心的运动轨迹参数方程。

 1.5    模型试验验证

图 6(a)所示为试验原理简图，图 6(b)所示为转

子模态频率测试装置。在试验中，用力锤在位于转

轴水平半径上的测试点上，且沿着 x 方向进行单次敲

击，使转子在 x 方向产生振动，用加速度传感器测量

x 方向的振动响应。将加速度传感器电信号经过数

据采集器和计算机分析处理，可得到如图 7(a)、7(b)、7(c)
所示量纲为一的振幅测试（AD）随时间变化的情况，

将该数据进行快速傅里叶变换（FFT），可得到如图 7(d)
所示频域图，并将几组测试值曲线叠加得到 Sum曲

线。由图 7(d)获得各阶模态频率测试值分别为  0、
2.98、4.02、  7.28、12.22 kHz。图 8是转子旋转速度

为 0 时，转子的各阶模态频率随支承刚度变化的理论

计算结果，图 8(a)横坐标是对数刚度。

表 1对比了前 6阶模态频率的计算值和试验

值，相对误差均在 5％以内，结果相吻合，验证了计算

模型的准确性。

 2    数值计算研究

 2.1    算例参数

表 2所示为实际的轴承参数。

将图 3所示轴承-转子系统，转化为如图 9所示
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Acceleration
sensor

Acceleration sensor

Impact hammer

Impact hammerData
collectorSignal

conditioner

Signal
conditioner

x
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z

(b)(a)
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图 6    试验原理和测试装置

Fig. 6    Test principle and test device
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图 7    量纲为一振幅测试结果

Fig. 7    Dimensionless amplitude test results
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的由 26个圆盘-轴段单元构成的等效模型，左轴承

在 12号圆盘，右轴承在第 18号圆盘。在参数集总化

模型中轴承被简化为具有刚度和阻尼的弹簧-阻尼

器。它由转子的自重及两轴承的支承位置计算可

得，左侧轴承（远离叶轮）所受的载荷为 3.05 N，右侧

轴承（靠近叶轮）所受的载荷为 5.75 N。

 2.2    轴承结构参数对轴承-转子系统临界转速的影响

目前，稳定性计算常用方法是求解转子系统的各

阶临界转速，轴承-转子系统设计时要使临界转速避

开工作转速范围。图 10是轴承-转子系统的 Campbell
图，同步激励线与各阶模态频率曲线的交点为各阶临

界转速。转子工作转速 60 000 r/min（即 6 283.2 rad/s），
介于第 2阶临界转速和第 3阶临界转速之间，第 3、
4及更高阶临界转速远超出该转子的工作转速。

 
 

表 2    轴承参数

Table 2    Parameters of bearing

r/m c/m hb /m θb /rad tb /m tf /m µ/(Pa·s) L/m Lg /m s/m lb /m E /Pa T /K p/Pa

0.014
1.0×

10−4
7.0×

10−4
0.729 8

1.0×

10−4
1.0×

10−4
1.932×

10−5
0.025

1.0×

10−3
4.18×

10−3
1.83×

10−3
2.07×

1011
298

1.013 25×

105
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图 9    等效模型
Fig. 9    Equivalent model

 

图 11~图 14分别为轴承半径间隙、平箔厚度、

波箔厚度、波拱半长等轴承结构参数对前 4阶临界

转速的影响。

从图 11可以看出，在一定范围内，临界转速随

着半径间隙的增大，呈现出先减小后增大的趋势。

随着阶数的增加，出现临界转速极值对应的半径间

隙将变大。因此，增大半径间隙可以降低第 2阶临界

转速，使其尽量避开工作转速范围。
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图 8    模态频率随支承刚度的变化

Fig. 8    Variation of modal frequency with support stiffness

表 1    前 6阶模态频率

Table 1    First 6 modal frequencies

Order
Calculated

value/(104 rad·s−1)

Experimental

value/(104 rad·s−1)
Error/%

1 0 0 0

2 0 0 0

3 1.84 1.87 −1.60

4 2.50 2.53 −1.19

5 4.73 4.57 +3.50

6 7.55 7.68 −1.69
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图 10    Campbell 图

Fig. 10    Campbell diagram
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从图 12可以看出，在一定范围内，临界转速随

着平箔厚度的增大而增大。在 8×10−5~13×10−5 m 时，

斜率较大。厚度超过 15 ×10−5 m时，箔片柔性较低，

接近刚性轴承，临界转速增加趋势很平缓。为了降

低第 2阶临界转速，提高转子系统的稳定性，平箔厚

度不应太大。

从图 13可以看出，在一定范围内临界转速随着

波箔厚度的增大先减小后增加。下降段的趋势明

显，上升段的增速缓慢。为了降低第 2阶临界转速，

提高转子系统的稳定性，波箔厚度不应太小。

从图 14可以看出，在一定范围内临界转速随着

波拱半长的增大呈现先减小后增大的趋势，下降段

趋势较为平缓，上升段斜率较大，增加迅速。随着阶

数的增大，出现各阶临界转速极值时对应的波拱半
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图 11    轴承半径间隙对临界转速的影响

Fig. 11    Influence of bearing radial clearance on the critical speeds
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图 12    平箔厚度对临界转速的影响

Fig. 12    Influence of flat foil thickness on the critical speeds
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长有减小趋势。为了降低第 2阶临界转速，提高系统

稳定性，波拱半长选值不能太大。

 2.3    轴承结构参数对轴承-转子系统不平衡响应的

影响

如表 3所示，以 4种不同方式分别在第 4、5、
22、24号圆盘上设置不平衡质量矩，4种情况的不平

衡质量矩总量不变为 1.0×10−6 kg·m。转子的真实不
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图 13    波箔厚度对临界转速的影响

Fig. 13    Influence of bump foil thickness on the critical speeds
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图 14    波拱半长对临界转速的影响

Fig. 14    Influence of bump arch half-length on the critical speeds

表 3    不平衡质量矩分布

Table 3    Unbalanced mass moment distribution

Case U4/ (10−7 kg·m) U5/ (10−7 kg·m) U22/ (10−7 kg·m) U24/ (10−7 kg·m)

1 10 0 0 0

2 0 0 0 10

3 2 3 3 2

4 2 3 −3 −2
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平衡质量矩通常是未知的，本文中选择单一位置、同

相位、反相位这几种情况仅作为极端情况，用来对转

子的真实振动情况进行计算预估。

转子转速设置为工作转速  60 000 r/min，图 15
所示为该转速下转子不平衡响应振型。从图中可

知，不平衡质量矩集中分布在单一位置时，最大振幅

较大，最大振幅发生在带有不平衡质量矩的圆盘处

或靠近该圆盘的转子侧端。同相位分布的不平衡质

量矩将激发趋近于同相位的振型分布，各圆盘之间

的相位角偏差也都较小。反相位分布的不平衡质量

矩将激发“双锥形”的反相位振型，左右两侧的相位角

几乎相差 180°。
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图 15    转子不平衡响应振型

Fig. 15    Unbalanced response mode of rotor
 

图 16~图 19分别为不同轴承结构参数对各转子

不平衡响应最大振幅的影响。从图中可知，在一定

范围内：随着半径间隙增大，转子不平衡响应最大振

幅降低；随着平箔厚度增大，转子不平衡响应最大振

幅增大，厚度在 8×10−5~13×10−5 m时增长最快；随着

波箔厚度增大，转子不平衡响应最大振幅先降低，后

缓慢增长；随着波拱半长增大，转子不平衡响应最大

振幅先缓慢降低，后较快增大。
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图 16    轴承半径间隙的影响

Fig. 16    Influence of bearing radial clearance
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图 17    平箔厚度的影响

Fig. 17    Influence of flat foil thickness
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图 19    波拱半长的影响
Fig. 19    Influence of bump arch half-length

 

 3    结　论

（1）本文通过力学分析，建立了一整套针对波箔

组合式空气箔片轴承支承的转子系统动力学性能研

究的数值计算方法模型。该模型是一个流固耦合模

型，综合考虑了气体可压缩性、箔片变形、转子不平

衡质量矩等因素，能够对空气轴承-转子系统动力学

行为进行较为精确的预测。

（2）结合具体轴承参数算例，数值研究了给定范

围内轴承-转子系统临界转速随着半径间隙、平箔厚

度、波箔厚度、波拱半长等轴承结构参数的变化规

律。研究发现，在一定范围内：临界转速随着半径间

隙的增大，先减小后增大；随着平箔厚度的增大而增

大；随着波箔厚度的增大，先减小后增加；随着波拱

半长的增大，先减小后增大。

（3）结合具体轴承参数算例，数值研究了给定范

围内轴承-转子系统不平衡响应随着半径间隙、平箔

厚度、波箔厚度、波拱半长等轴承结构参数的变化规

律。研究发现，在一定范围内：增大半径间隙和减小

平箔厚度，均能够降低不平衡响应最大振幅，提高系

统稳定性；波箔厚度、波拱半长对不平衡响应最大振

幅的影响都是先减后增，选取合适的波箔厚度和波

拱半长，能使不平衡响应振幅趋近极小值，提高系统

稳定性。

（4）本文所建立的模型能够数值分析不同的转

速、载荷等工作条件下轴承的工作状态，对于工况的

合理选取与安全生产具有指导意义；本文所建立的

模型能够数值分析给定空气箔片轴承结构参数下的

轴承动态性能和转子系统动力学行为，对空气箔片

轴承结构参数的设计、优化与创新具有指导作用。
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Influence of Structural Parameters of Combined Bump Foil Radial
Air Bearings on Rotor Dynamic Performance

SHAO Congpeng, LI Shuangmin, WU Yang, AN Qi
(School of Mechanical and Power Engineering, East China University of Science and Technology,

Shanghai 200237, China)

Abstract: Taking the rotor system supported by the combined bump foil air bearings proposed previously by the
authors  as  the  research  object,  this  paper  carries  out  an  investigation  on  its  dynamic  performance.  A  fluid–structure
interaction  model  for  the  combined  bump  foil  air  bearings  is  established  by  simultaneously  solving  the  Reynolds
equation and the deformation equation of the foil structure. The perturbation method is adopted to solve the dynamic
Reynolds equation and compute the dynamic performance coefficients of the foil bearings. A lumped-parameter model
for  the  bearing–rotor  system is  established,  and  the  Riccati  transfer  matrix  method  is  applied  to  analyze  its  dynamic
characteristics.  The  accuracy  of  the  model  is  verified  by  comparing  the  first  six  modal  frequencies  obtained  from
hammer impact tests with those from model calculations. On this basis, numerical calculations are performed to explore
the effects of bearing structural parameters—such as radial clearance, top foil thickness, bump foil thickness, and half-
length  of  bump  arches—on  rotor-dynamic  performance,  including  critical  speed  and  unbalance  response.  Within  a
certain range, increasing radial clearance and decreasing top foil thickness helps improve system stability. By contrast,
reasonable  selection  of  bump  foil  thickness  and  half-length  of  bump  arches  can  reduce  the  amplitude  of  unbalance
response  and  further  promote  system  stability.  This  study  can  offer  theoretical  guidance  for  the  structural  design  of
combined bump foil air bearings and matching rotors.

Key  words: combined  bump  foil  air  bearing； bearing  structural  parameter； rotor  dynamics； numerical
computation；unbalance response
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