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摘　 要： 针对高精度三浮陀螺用半球型动压气体轴承陀螺电机的启停寿命问题，对半球型动压气体轴承的设计理论以及保证

轴承在电机工况下能可靠启停的一些关键技术进行研究． 其中轴承间隙和螺旋槽结构参数是影响轴承可靠启停以及其力学

性能的关键因素，将螺旋槽结构参数作为变量，通过改变变量参数来分析轴承力学指标的变化趋势，得出螺旋槽各关键参数

与轴承刚度的关系曲线；通过有限元法仿真分析并校核了电机在工况下轴承的稳定性，证明了轴承间隙参数设计合理． 在此

基础上研制了半球型动压气体轴承陀螺电机样机，并进行专项的电机启停寿命试验，启停次数满足陀螺不少于 ３ ０００ 次指标

要求，满足高精度三浮陀螺的使用要求．
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　 　 半球型动压气体轴承永磁陀螺电机作为高精度

三浮陀螺的心脏，主要为陀螺提供动量矩． 电机工

作时，转动部分和静止部分被气膜隔离，没有接触磨

擦，是研制高精度、长寿命陀螺仪表的理想元件．
美国德雷珀实验室第四代陀螺仪表 （ ｆｏｕｒｔｈ

ｇｅｎｅｒａｔｉｏｎ ｇｙｒｏｓｃｏｐｅ，简称“ＦＧＧ”）采用的就是半球

型动压气体轴承永磁陀螺电机，成功应用于其 ＭＸ
导弹浮球平台系统中［１］ ． 英国 Ｓｍｉｔｈ 公司 ７００ 系列

和 ２０００ 系列陀螺文献报导，柱型动压气体轴承磁滞

同步电机采用热化学法实施碳化硼表面改性技术，
可显著提高轴承表面质量，减少摩擦系数，使陀螺电

机启停次数从 １０ ０００ 次提高到了 １００ ０００ 次［２］ ．
国内从上世纪 ７０ 年代开始柱型动压气体轴承

技术攻关，主要采用柱型动压气体轴承磁滞同步电

机． 进入 ９０ 年代以来，随着气体轴承技术的进步，
柱型动压气体轴承陀螺电机启停寿命得到明显提

高，电机启停次数可超过 ３ ０００ 次，实现工程应

用［３－５］ ． 近几年开始研制半球型动压气体轴承永磁

陀螺电机样机，先后突破了半球轴承零件的超精密

机械加工［６－９］、轴承零件表面改性［１０－１１］、轴承刚度测

试［１２］等方面的技术，但仍然存在不少动压气体轴承

的瓶颈问题亟待研究和突破，其中动压气体轴承的

启停寿命是最为突出的一个关键问题． 根据星用高



精度三浮陀螺应用要求，陀螺电机启停次数须不少

于 ３ ０００ 次．
动压气体轴承陀螺电机启停寿命及可靠性问题涉

及方面很多，从轴承材料选择、螺旋槽以及轴承间隙参

数设计、轴承零件加工、部件组合、装配与试验到装至

陀螺中，每一步骤、每一环节都得细致准确进行［１３－１６］ ．
本文将针对陀螺电机用半球型动压气体轴承的

设计理论以及保证轴承在电机工况下能可靠启停的

关键技术进行分析研究，在此基础上研制了半球型

动压气体轴承陀螺电机 （以下简称 “半球动压电

机”）样机，并进行专项的电机启停寿命试验．

１　 半球动压电机的基本结构

半球型动压气体轴承永磁陀螺电机主要包括电

机定子、转子、动压气体轴承以及永磁无刷电机控制

器 ４ 个部分． 其中动压气体轴承是陀螺电机的关键

技术． 半球型动压气体轴承与柱型结构相比，其姿

态角小，电机垂直启动性能较好． 因此对于高精度

三浮陀螺仪表最好选用半球型动压气体轴承．
半球动压电机本体结构如图 １ 所示． 其中左半

球、右半球、转子盖是半球型动压气体轴承的关键零

件，结构图分别如图 ２、３ 所示．
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图 １　 半球动压电机结构示意图

Ｆｉｇ．１　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｈｅｍｉｓｐｈｅｒｉｃ ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｏｔｏｒ

图 ２　 左（右）半球的结构图　 　 图 ３ 转子盖结构图

　 Ｆｉｇ．２　 Ｌｅｆｔ（ｒｉｇｈｔ） ｈｅｍｉｓｐｈｅｒｅ　 　 Ｆｉｇ．３　 Ｒｏｔｏｒ ｃｏｖｅｒ　 　

２　 动压气体轴承的设计和仿真

动压气体轴承设计是半球动压电机的关键技术．
２．１　 动压气体轴承材料选择

动压气体轴承材料的性能关系到轴承能否正常

工作，进而决定轴承的寿命． 本文研制的半球型动

压气体轴承选用 ＧＴ－３５ 钢结硬质合金材料．
ＧＴ－３５ 是以碳化钛为硬质相，铁粉、铬、钼等元

素为钢基体粘结剂的一种硬质合金． 它具有一般合

金工具钢的可加工、可热处理、可锻造、可焊接的性

能，又具有硬质合金的高硬度（淬火后）、高耐磨等

特点，精加工表面光洁度可达到 Ñ１３ 以上． 但是这

种材料表面孔隙率不够稳定，常有麻点及疏松孔，也
不耐腐蚀． 因此在实际应用时与其他材料相比验收

要求更严格一些，尤其是孔隙度和淬火硬度．
２．２　 动压气体轴承的基本方程

基于球面螺旋槽近似理论、惠普尔平行槽对称

压力分布理论，动压润滑在膜内的流动过程接近于

等温过程，为简化计算，假定气体为等温、等粘度理

想气体，气体润滑表面是不变形的刚体表面． 轴承

间隙内的气体流动可由如下非定常可压缩 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ
方程描述为
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（１）
式中： ｐ 为气膜压力，Ｐａ； ｈ 为轴承间隙，ｍ； ω 为转

子转速，ｒａｄ ／ ｓ； μ 为气体粘度，Ｐａ·ｓ； ｔ 为时间，ｓ； ｘ、
ｚ 为坐标．

式（１）等式左边是气膜压力沿 ｘ、ｚ 方向的分布，
是二维关系式；等式右边第 １ 项为运动润滑表面旋

转的速度，第 ２ 项为气体支承的两润滑表面在气膜

法向上的相对速度所引起的挤压膜作用．
对气体轴承的稳态条件下性能进行分析，因此

对式（１）的求解将舍去非定常项（时间项），得到定

常可压缩 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程为
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　 　 引入无量纲量：
Ｐ ＝ ｐ ／ Ｐａ， Ｈ ＝ ｈ ／ ｈ０， Ｘ ＝ ｘ ／ ｌ， Ｚ ＝ ｚ ／ ｌ ．

其中 Ｐａ、ｈ０、ｌ 为无量纲式所取的参考量．
将上面无量纲量代入式（２），则得到轴承的无

量纲 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程为
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式中： ∧ 为压缩数或轴承数，是判断轴承压缩效应

及切向速度影响的特性数， ∧＝ ６ μωｌ ／ Ｐａｈ０
２ ．
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半球型动压气体轴承表面具有球面或者球冠结

构，因此在计算过程中，采用球坐标系求解 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ
方程是较好的选择． 球坐标系如图 ４ 所示， 采用（ ｒ、
θ、φ） 表示空间中一点的坐标，坐标转换关系式为

ｘ ＝ｒｓｉｎ θｃｏｓ φ， ｙ ＝ ｒｓｉｎ θｓｉｎ φ， ｚ ＝ ｒｃｏｓ θ， 那么球坐

标系中对置式半球型气体轴承内的定常可压缩

Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程为

∂
∂φ

ｐｈ３ ∂ｐ
∂φ
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ø
÷ ＋ ｓｉｎ θ ∂
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图 ４　 球面坐标系示意图

Ｆｉｇ．４　 Ｓｐｈｅｒｉｃａｌ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ｓｙｓｔｅｍ
　 　 可见轴承内气膜的 Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程为一非线性

二阶偏微分方程，建立半球型动压轴承的有限元分

析模型，将影响轴承性能的主要参数作为变量，通过

改变变量参数来分析半球轴承力学指标的变化趋

势． 分析认为在轴承半径确定前提下，轴承机械间

隙和螺旋槽结构参数是影响轴承力学性能的关键因

素［１４］ ． 轴承间隙一般要求尽可能小，以保证轴承刚

度最大，但又受制于精密机械加工精度和陀螺电机

特殊工况下轴承各种微变形的限制，所以动压气体

轴承机械间隙 ２ μｍ 是否合理，这需要重点分析．
２．３　 动压气体轴承螺旋槽设计

半球型动压气体轴承采用球面螺旋槽，其主要

由轴承转子和定子两部分组成，转子凸半球零件表

面上开有一定数量的螺旋槽，螺旋槽由槽区和台区

组成，如图 ５ 所示．
螺旋槽型的基本结构如图 ６ 所示． 一般开泵进

型螺旋槽，使气流由与环境相通的一端向轴承间隙

内流动，气流在轴承面光滑处被节流，构成压力升

高，半球型动压气体轴承的刚度决定着轴承的抗力

学环境能力和转子的回转精度，进而影响了电机转

子动量矩的稳定性． 半球动压气体轴承的刚度与轴

承表面螺旋槽结构参数有很大关系．
　 　 半球型动压轴承陀螺电机的球面螺旋槽参数仿

真分析时，分别将图 ６ 中螺旋槽倾角 ψＧＤ、 半球小端

止角、螺旋槽小端止角 ψＧＣ、 螺旋槽深、螺旋槽槽台

比值（槽区和台区宽度之比 Ａｇ ／ Ａｒ） 作为参变量， 以

轴承轴向刚度、径向刚度作为输出量．

转子盖
半球
螺旋槽

轴 定子

转子

转子

定子
台区

槽区

图 ５　 半球动压气体轴承剖面示意图

Ｆｉｇ．５　 Ｓｅｃｔｉｏｎｓ ｏｆ ｈｅｍｉｓｐｈｅｒｉｃ ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｂｅａｒｉｎｇ
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图 ６　 半球螺旋槽型结构图

Ｆｉｇ．６　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ

　 　 图 ７ 是以螺旋槽倾角为变量的轴承分析结果．
由图可知，螺旋槽倾角对半球轴承的轴、径向刚度影

响是呈非线性的，主要影响轴承的轴向承载能力，螺
旋倾角在 ２０°左右时对轴承力学能力贡献最大． 在

倾角较小时，若转子转速一定，则螺旋槽的进气量相

对较小，造成轴承润滑面压力区增压受限，刚度很

低；当倾角很大时，螺旋槽槽口沿转子旋转方向的有

效截面很小，同样造成进气量小，内部升压不够，从
而影响轴承力学能力．
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图 ７　 螺旋槽倾角影响规律

Ｆｉｇ．７　 Ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｒｅｇｕｌａｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｔｉｌｔ
　 　 图 ８ 为以半球小端止角为变量的轴承分析结

果，图中半球小端止角对轴承力学性能基本呈现线

性的影响规律． 分析可知，半球小端止角主要影响

轴承的润滑面积以及轴承出气口的流量，当夹角越
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小轴承润滑面积越大，轴承增压区域越大，同时在相

同进气量的情况下，轴承润滑面气体体积越大，造成

压力升高，刚度增加．
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　 （ａ）轴向刚度　 　 　 　 　 　 　 　 （ｂ）径向刚度

图 ８　 半球小端止角影响规律

Ｆｉｇ．８　 Ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｒｅｇｕｌａｒ ｏｆ ｔｈｅ ｈｅｍｉｓｐｈｅｒｉｃ ｓｍａｌｌ ｅｎｄ ａｎｇｌｅ

　 　 图 ９ 为以螺旋槽小端止角为变量的轴承分析结

果，图中螺旋槽小端止角对轴承的轴、径向刚度影响

是呈非线性的，其有一极值点，通常螺旋槽槽底是轴

承压力最高区域． 然而当螺旋槽小端角度很大时，
造成槽底位置与轴承出口压力区接近，使得轴承压

力却很快降到电机外部压力，这样在整个轴承润滑

面的压力积分将会很小．
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　 （ａ）轴向刚度　 　 　 　 　 　 　 　 （ｂ）径向刚度

图 ９　 螺旋槽小端止角影响规律

Ｆｉｇ．９　 Ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｒｅｇｕｌａｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｓｍａｌｌ ｅｎｄ ａｎｇｌｅ

　 　 图 １０ 是以螺旋槽深度为变量的轴承分析结果，
当螺旋槽的深度很小时，虽然有助于轴承的力学能

力，但是考虑到动压气体轴承涡动效应的存在，一般

选择大于轴承间隙（２ μｍ）的区间． 随着螺旋槽深度

的增加，轴承刚度也在增加，直到不再增长，如果继续

增加槽深，轴承刚度便开始出现下降趋势，这主要是

因为槽深影响轴承进气量，当槽深超过最大值时，轴
承内部压缩系数会急剧降低，导致轴承不能承载．
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图 １０　 螺旋槽槽深影响规律

Ｆｉｇ．１０　 Ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｒｅｇｕｌａｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｄｅｐｔｈ
　 　 图 １１ 为以螺旋槽槽台比为变量的轴承分析

结果．当轴承的结构尺寸一定时，其槽台比对轴承刚

度的影响如图 １１ 所示，当槽台比值在 １ 左右（槽宽

比值此时为 ０．５）时，即螺旋槽槽区和台区宽度相

等，此时动压气体轴承的轴、径向刚度达到最大值．

0 0.5 1.0 1.5 2.0 3.0
槽宽比

7

6

5

4

3径
向

刚
度

/(N
?μ

m
-1
)

轴
向

刚
度

/(N
?μ

m
-1
) 8

7

6

5

4

3
0 0.51.01.52.02.53.0

槽宽比
　 （ａ）轴向刚度　 　 　 　 　 　 　 　 （ｂ）径向刚度

图 １１　 螺旋槽槽台比影响规律

Ｆｉｇ．１１　 Ｅｆｆｅｃｔｉｖｅ ｒｅｇｕｌａｒ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｗｉｄｔｈ ｒａｔｉｏ

　 　 综合以上分析结果，就可进一步确定出半球型

动压气体轴承螺旋槽的各参数．
２．４　 陀螺电机工况下轴承微变形仿真分析

动压气体轴承定子、转子之间的机械间隙非常

重要，如选取不合适，会导致在电机工作中出现轴承

接触、卡滞等故障模式． 下面将通过有限元方法主

要对电机转子在高速离心作用下产生的微变形以及

在陀螺工作温度下轴承零件工作面的微变形等进行

仿真分析，以避免出现轴承定、转子在同步运转工况

下产生接触卡滞的问题．
２．４．１　 高速运转离心作用下的转子变形

如图 １２ 所示，在有限元软件中建立转子分析模

型，设置转子的轴承盖材料为 ＧＴ３５，转子壳体为

１Ｊ５０，螺钉为 ＴＣ４，转子磁钢为钐钴永磁合金，轴承

设计工作间隙理论为 ２ μｍ． 以转子磁钢内表面为参

考面， 设 置 转 子 沿 转 子 轴 向 的 旋 转 角 速 度

３０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ，设置转子各零件接触面的约束．

图 １２　 转子力学约束

Ｆｉｇ．１２　 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｃｏｎｓｔｒａｉｎｔ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｔｏｒ ｒｏｔｏｒ

　 　 图 １３ 是转子在承受 ３０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 的转速下，轴
承转子盖上的变形情况，在轴承转子盖与转子壳体

配合处的变形量为 ０．１３７ μｍ，在轴承转子盖工作面

上的变形量为 ０．１４３ μｍ，轴承转子盖最大变形发生

在转子盖端部外圆处，约为 ０．２０４ μｍ．
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图 １３　 转子盖的变形

Ｆｉｇ．１３　 Ｄｉｓｔｏｒｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｔｏｒ ｒｏｔｏｒ ｃｏｖｅｒ

　 　 由于一般半球动压电机的轴承零件形位精度都

设计在 ０．３ μｍ 左右，再加上在高速离心作用下其轴

承工作面的结构变形是通过质心沿着轴向产生的．
由此可见，本文设计的半球型动压气体轴承陀

螺电机在３０ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ同步运转离心作用下产生的

微变形对轴承的机械间隙影响很小，不会带来轴承

定、转子间隙为零或过盈的情形．
２．４．２　 热变形仿真分析

半球动压电机是处于常温条件下进行测试和装

配，然而在陀螺环境中，电机工作环境温度为 ６５ ℃，
加上电机本身的发热，电机内部形成一定的温度梯

度． 电机在工作温度场达到稳态的情况下，电机内

部的温度分布情况如图 １４ 所示．

图 １４　 陀螺电机温度分布

Ｆｉｇ．１４　 Ｔｈｅｒｍａｌ ｓｔｒａｉｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｇｙｒｏ ｍｏｔｏｒ

　 　 从图中可以看出，电机定子的电枢绕组部分的温度

最高，其次是定子轴、左右半球、转子盖，在温度场达到稳

态的情况下，电机定子绕组位置的最高温度达到 ７３．７ ℃．
计算电机的热通量，如图 １５ 所示，可以看到电

机最大热通量发生在半球与轴的配合面处，最大热

通量为 １４ ２４０ Ｗ ／ ｍ２ ．
　 　 将电机的热稳态分析结果作为边界条件，对电

机的应力变形情况进行分析，如图 １６ 所示，可以看

到电机在轴承工作面附近位置，其应力变形在０．４～
０．７ μｍ 之内，并且转子盖的变形量比半球的变形量

大 ０．１ μｍ 左右，这样可得出动压陀螺电机在工作温

度下其轴承工作面的变形最大在 ０．６ μｍ 左右，因此

不会带来轴承定、转子间隙为零或过盈的情形．

图 １５　 电机热通量分布

Ｆｉｇ．１５　 Ｈｅａｔ ｆｌｕｘ ｓｔｅａｄｙ ｓｔａｔｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｇｙｒｏ ｍｏｔｏｒ

图 １６　 陀螺工作温度下的电机热变形情况

Ｆｉｇ． １６ 　 Ｈｅａｔ ｄｉｓｔｏｒｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｇｙｒｏ ｍｏｔｏｒ ａｔ ｔｈｅ
ｏｐｅｒａｔｉｎｇ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ

　 　 根据以上对半球型动压气体轴承永磁陀螺电机

轴承材料选用、螺旋槽关键参数的设计以及保证电

机可靠启停的各种工况下轴承微变形仿真分析结果

来看，半球动压电机各项参数设计合理，不会带来轴

承定、转子间隙为零或过盈的情形．

３　 半球动压电机的验证试验

某型半球动压电机轴承主要设计参数：半球半

径为 ７．８ ｍｍ，轴承间隙为 ２ μｍ，螺旋槽数为 １２，半
球小端止角为 ２６°，螺旋槽小端止角为 ５７°，螺旋槽

倾角为 ２７°，槽深 ３ μｍ，槽宽比为 ０．５． 研制的 ３ 块半

球型动压气体轴承陀螺电机样机（编号为 １＃、２＃、
３＃）实物如图 １７ 所示．

图 １７　 半球动压电机样机实物图

Ｆｉｇ．１７　 Ｆｉｇｕｒｅ ｏｆ ｈｅｍｉｓｐｈｅｒｉｃ ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｏｔｏｒ

　 　 陀螺电机样机在电气参数测试情况如表 １ 所示．
表中 Ｈ 方向是指陀螺电机的动量矩方向， 要求启动
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电流 ＩＡ０、ＩＢ ０、ＩＣ ０ 均小于 ７５０ ｍＡ，启动功率小于 １０ Ｗ，
同步时间小于 ３０ ｓ，工作电流 ＩＡ、ＩＢ、ＩＣ 均要小于

１５０ ｍＡ，工作功率小于 ３．８ Ｗ，惯性时间大于７０ ｓ，其

中动压气体轴承的静摩擦力矩主要通过反力矩测试

仪设备来完成测试，图 １８ 为电机反力矩测试的力矩

与时间关系曲线．
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图 １８　 实测电机力矩与时间关系

Ｆｉｇ．１８　 Ｆｉｇｕｒｅ ｏｆ ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｍｏｍｅｎｔ ａｎｄ ｔｉｍｅ
表 １　 ３ 台陀螺电机 Ｈ 水平电气参数测试情况

Ｔａｂ．１　 Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｔｅｓｔ ｄａｔａ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｇｙｒｏ ｍｏｔｏｒｓ

编号 ＩＡ ０ ／ ｍＡ ＩＢ ０ ／ ｍＡ ＩＣ ０ ／ ｍＡ ＩＡ ／ ｍＡ ＩＢ ／ ｍＡ ＩＣ ／ ｍＡ
启动功率 ／

Ｗ
同步时间 ／

ｓ
工作功率 ／

Ｗ
惯性时间 ／

ｓ
静摩擦力矩 ／
（ｇ·ｃｍ）

１＃ ５９２ ５９１ ５９０ １４５ １４４ １４３ ７．４１ ２０ ３．７７ ７４ ３．８２

２＃ ５８８ ５９１ ５９０ １４４ １４５ １４６ ７．４４ １９ ３．７２ ７６ ３．７９

３＃ ５９３ ５９２ ５９３ １４０ １４１ １４３ ７．４２ ２０ ３．７２ ７８ ３．７６

　 　 将陀螺电机装入试验专用的密封罐内，然后将装有

电机专用密封罐放置在高温箱内，高温箱供电，使箱内温

度达到（６５±２）℃，保温 ３０ ｍｉｎ，启动电机，电机同步后，运
转 ３０～５０ ｓ，断开电机电源，电机完全停转后，再对电机进

行下一次启、停． 试验方向按电机动量矩水平方向进行．
３ 台试验电机目前已完成了 ３ ０００ 次的启停试

验，试验过程中电机性能正常，无启停故障记录． 试

验后电机测试数据如表 ２ 所示，其工作功率、惯性时

间等参数均无明显变化． 目前启停寿命试验仍继续

进行，已完成 ４ ６６３ 次，从目前试验数据和结果可得

出，半球动压电机样机可满足高精度三浮陀螺仪表

提出的不少于 ３ ０００ 次的启停次数要求．
表 ２　 ３ 台陀螺电机启停试验后 Ｈ 水平测试情况

Ｔａｂ．２　 Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｔｅｓｔ ｄａｔａ ｏｆ ｔｈｒｅｅ ｇｙｒｏ ｍｏｔｏｒｓ

编号 ＩＡ ０ ／ ｍＡ ＩＢ ０ ／ ｍＡ ＩＣ ０ ／ ｍＡ ＩＡ ／ ｍＡ ＩＢ ／ ｍＡ ＩＣ ／ ｍＡ
启动功率 ／

Ｗ
同步时间 ／

ｓ
工作功率 ／

Ｗ
惯性时间 ／

ｓ
静摩擦力矩 ／
（ｇ·ｃｍ）

１＃ ５９０ ５９１ ５９０ １４６ １４５ １４３ ７．３８ ２０ ３．７６ ７８ ３．７８

２＃ ５９１ ５９１ ５９２ １４４ １４５ １４６ ７．３６ １９ ３．７２ ７６ ３．８０

３＃ ５９５ ５９２ ５９６ １４２ １４２ １４３ ７．４４ ２０ ３．７４ ７４ ３．８２

４　 结　 论

研制了半球型动压气体轴承永磁陀螺电机，支

承采用对置半球型动压气体轴承． 通过对关键的动

压气体轴承螺旋槽参数和轴承工作间隙进行设计、
仿真优化分析，进一步保证了半球动压电机能可靠

·９４１·第 ９ 期 王京锋， 等： 半球型动压气体轴承陀螺电机设计及性能测试



启停． 研制的半球动压电机样机通过了专项的启停

试验验证，试验数据表明提出的半球动压电机以及

动压气体轴承设计方法正确可行，这些都为后续半

球型动压气体轴承陀螺电机的工程化提供了参考

价值．
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封面图片说明

封面图片来自本期论文“半球型动压气体轴承陀螺电机设计及性能测试”，自行设计的半球型动压

气体轴承陀螺电机主要应用于高精度、长寿命液浮陀螺仪表中，为陀螺提供需要的动量矩． 陀螺电机采

用外转子内定子、并且定子无齿槽的无位置传感器永磁无刷直流电动机结构，电机支承采用对置半球型

的动压气体轴承结构，具有动量矩大、寿命长、功耗小、运转平稳、稳速精度高等特点． 通过对关键的动

压气体轴承螺旋槽参数和轴承工作间隙进行多场耦合仿真分析和可靠性筛选测试，进一步保证了半球

型动压气体轴承陀螺电机的可靠启停． 通过陀螺电机专项的启停试验验证，试验数据表明提出的陀螺

电机以及半球型动压气体轴承设计方法正确可行，研制的电机可满足星用超高精度三浮陀螺的使用要

求，具有较高的工程参考价值．
（图文提供：王京锋，刘景林，闫亚超，赵磊． 西北工业大学自动化学院）
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