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具有轴承不对中的多跨柔性转子系统非线性动力学研究

李明　阿梅
（西安科技大学力学系，西安　７１００５４）

摘要　主要研究了具有不对中轴承支承的柔性多转子耦合系统的动力学建模和非线性动力学行为．首先在

短轴承假设、小轴承的不对中量和圆盘不平衡量等几个基本假设条件下，考虑了转子的柔度、不对中轴承的

非线性油膜力和圆盘的不平衡等因素后，建立了一个具有轴承不对中的１０自由度多跨转子系统非线性动

力学模型；最后采用数值方法研究了系统的非线性动力学行为．结果显示转子在低转速时，为同步的周期１

运动，随着转速的提高，出现整数倍频的振动分量；在转速较高时，转子运动回复到周期１运动状态．

关键词　多跨柔性转子，　轴承不对中，　非线性油膜力，　非线性动力学

引 言

滑动轴承支承的多转子系统是高速旋转机械

的核心部件，轴承不对中在实际的工程中是比较常

见的［１－３］，它导致系统运转噪音增大，使用寿命缩

短，危害极大．对于滑动轴承的不对中或不同心将
改变转子在轴承中的几何位置，有可能造成轴承动

态油膜力急剧变化，从而影响整个转子—轴承系统

的动力学行为．在有关轴承不对中系统的动力学研
究中，文献［１］研究了轴向不对中对流体动力润滑
轴承的非线性动力特性的影响；文献［２］从理论上
对混合径向不对中轴承的润滑性能进行研究，结果

表明径向不对中严重影响了轴承的动力特性；文献

［３］研究了具有不对中转子—轴承系统的稳定性
问题；文献［４］则分析在不同温度条件下具有不对
中的可倾瓦轴承的静动态特性；文献［５，６］重点讨
论了径向不对中多孔径向轴承润滑特性的建模和

对轴承的压力分布、承载能力、摩擦系数、侧泄漏流

和不对中力矩的影响；文献［７，８］考虑了由于转子
变形引起的不对中，分析了流体动力润滑轴承特性

的变化；文献［９］讨论了在不同 Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ数时转
子转角不对中对轴承摩擦磨损的影响；文献［１０］
研究了考虑表面粗糙度和径向不对中时双叶径向

轴承的润滑特性；文献［１１］通过数值分析认为轴
承不对中影响几乎所有的轴承特性参数；而文献

［１２］则基于有限元方法分析了由短轴承支承的转

子不对中系统的动力学特性．
上述研究大多集中在轴承的动力润滑特性上，

而对于具有轴承不对中引起的转子系统的动力学

问题的研究相对较少．实际上对于负荷较大的轴承
油膜力大多会呈现出强非线性特性，在不平衡扰动

力作用下，有时可导致转子出现可数谐波响应和高

次谐波响应［１３］，因此研究具有不对中轴承支承系

统的动力学行为具有重要意义．

１　具有轴承不对中转子系统的动力学模型

图１为具有轴承不对中的转子系统示意图，坐
标系统如图１ｂ所示．为方便问题的讨论，现作如下
基本假设：（１）转子—轴承系统为一非对称结构；
（２）所有轴承满足短轴承理论假设；（３）中间轴承
在垂直方向存在一个微小的轴承不对中量 δ．图中
ｍ、Ｍ分别为集中质量ｍｂ为轴承处的集中质量；ｘ、
ｙ为集中质量点的坐标；ｋ为转子刚度；ａ为圆盘的
质量偏心；Ω为转子的转动角速度，ｔ为时间．
１．１　运动方程

对于图１所示系统，在略去圆盘偏角运动等因
素后，根据牛顿定律其运动方程可表示为

ｍｂ̈ｚ１＝Ｆ１ｚ－ｋ（ｚ１－ｚ２）＋Ｇｂ
Ｍ̈ｚ２＝－ｋ（ｚ２－ｚ１）－ｋ（ｚ２－ｚ３）＋

　　ＧＭ＋ＭａＭΩ
２ｅ（ｉΩｔ）

２ｍｂ̈ｚ３＝Ｆ３ｚ－ｋ（ｚ３－ｚ２）－ｋ（ｚ３－ｚ４）＋２Ｇｂ
ｍ̈ｚ４＝－ｋ（ｚ４－ｚ３）－ｋ（ｚ４－ｚ５）＋
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　　Ｇｍ＋ｍａｍΩ
２ｅ［ｉ（Ωｔ＋θ）］

ｍｂ̈ｚ５＝Ｆ５ｚ－ｋ（ｚ５－ｚ４）＋Ｇｂ （１）

图１　具有轴承不对中的转子系统：（ａ）轴承转子系统；（ｂ）坐标系统

Ｆｉｇ．１　Ｔｈｅｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｂｅａｒｉｎｇｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ：

（ａ）Ｔｈｅｒｏｔｏｒ－ｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ；（ｂ）Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍ

其中ｚ＝ｘ＋ｉｙ，Ｍ和 ｍ分别为左右圆盘的质量，ｍｂ
为轴承处的等效质量，ｋ为轴段的刚度，ａＭ和ａｍ为
左右圆盘的质量偏心距，θ为左右圆盘质量偏心距

向量间的夹角，Ω为转子的转速，Ｆ１ｘ、Ｆ１ｙ、Ｆ３ｘ、Ｆ３ｙ、

Ｆ５ｘ、Ｆ５ｙ分别为轴承的油膜力在 ｘ和 ｙ方向上的分

量；Ｇｂ、ＧＭ、Ｇｍ分别表示轴承及圆盘处的外力，如果
仅考虑重力作用，则只需施加在 ｘ方向．上述系统
为一个１０自由度系统，如果考虑了圆盘的偏角位
移则自由度数要增加．

１．２　非线性油膜力
当外扰动较大或者研究线性失稳后转子轴心

的运动时，则需要考虑油膜力与位移、速度之间的

非线性关系．然而关于非线性油膜力作用下转子系
统的动力学分析是一个十分复杂的流固耦合问题，

如果不引入一些假设条件，即所谓的无限长轴承假

设或无限短轴承假设，要求解出非线性油膜力的解

析表达式是十分困难的．

图２　油膜轴承示意图

Ｆｉｇ．２　Ｔｈｅｏｉｌｆｉｌｍｂｅａｒｉｎｇ

对于如图２所示的滑动油膜轴承，如果采用
短轴承假设，其油膜压力ｐ所满足的Ｒｅｙｎｏｌｄｓ方程
可表示为


ｚ
ｈ３
１２μ
ｐ
( )ｚ＝１２（Ω－２φ）ｈθ＋ｅｃｏｓθ （２）

式中ｈ＝ｃ＋ｅｃｏｓθ为轴承的油膜厚度；ｅ和 φ分别
为轴颈的平衡位置；ｚ为轴承的轴向位置坐标；θ为
圆周方向位置坐标；μ为润滑油粘度；Ｒ为轴承半
径；Ｂ为轴承长度；Ω为转子转速；ｃ为轴承径向间
隙；ε为轴颈偏心率．将油膜压力 ｐ沿轴承表面积
分，并应用边界条件 ｐ｜ｚ＝－Ｂ／２＝ｐ｜ｚ＝Ｂ／２＝０和半
Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ条件，可以得到油膜力沿径向和切向两
个方向的分量，它们分别为

Ｆｊｒ＝２μＢＲ
Ｒ( )ｃ

２ Ｂ
２( )Ｒ

２

×

　 （Ω－２
ｄφｊ
ｄｔ）Ｇ１ｊ＋２

ｄφεｊ
ｄｔＧ２[ ]ｊ

Ｆｔ＝２μＢＲ
Ｒ( )ｃ

２ Ｂ
２( )Ｒ

２

×

　 （Ω－２
ｄφｊ
ｄｔ）Ｇ３ｊ＋２

ｄφεｊ
ｄｔＧ４[ ]ｊ　 ｊ＝１，３ （３）

其中

Ｇ１ｊ＝
２ε２ｊ

（１－ε２）２
，　Ｇ２ｊ＝

π（１＋２ε２ｊ）
２（１－ε２）５／２

Ｇ３ｊ＝
πεｊ

２（１－ε２ｊ）
３／２，　Ｇ４ｊ＝

２εｊ
（１－ε２ｊ）

２

将式（３）变换到ｏｘｙ坐标系中，可得
Ｆｊｘ（ｘｊ，ｙｊ，ｘｊ，ｙｊ）＝－Ｆｊｒｃｏｓφｊ－Ｆｊｔｓｉｎφｊ
Ｆｊｙ（ｘｊ，ｙｊ，ｘｊ，ｙｊ）＝－Ｆｊｒｓｉｎφｊ＋Ｆｊｔｃｏｓφ{

ｊ

（４）

其中

ｃｏｓφｊ＝
ｘｊ
ｅｊ
，　ｓｉｎφｊ＝

ｙｊ
ｅｊ
，　ｅｊ＝ ｘ

２
ｊ＋ｙ

２
槡 ｊ

ｄφｊ
ｄｔ＝

ｙｊｘｊ－ｘｊｙｊ
ｅ２ｊ

，　
ｄｅｊ
ｄｔ＝

ｘｊｘｊ＋ｙｊｙｊ
ｅｊ

轴承力的二个分量Ｆｊｘ（ｘｊ，ｙｊ，ｘｊ，ｙｊ）、Ｆｊｙ（ｘｊ，ｙｊ，
ｘｊ，ｙｊ）分别是转子的横向位移及其速度的函数．当
中间轴承具有不对中量δ时，其油膜力分量可表示
为

Ｆ３ｘ＝Ｆ３ｘ（ｘ３－δｘ，ｙ３－δｙ，ｘ３，ｙ３）

Ｆ３ｙ＝Ｆ３ｙ（ｘ３－δｘ，ｙ３－δｙ，ｘ３，ｙ３{ ）
（５）

其中δｘ和δｙ分别为ｘ和ｙ方向的分量．
１．３　无量纲运动方程

为使以下的分析具有更广泛的适用性，利用滑

０１３
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动轴承的特征尺寸—轴承的间隙 ｃ，将方程式（１）
进行无量纲化，为此引入无量纲量

珋ｚｊ＝ｚｊ／ｃ，珋ｘｊ＝ｘｊ／ｃ，珋ｙｊ＝ｙｊ／ｃ，ｎＭ＝Ｍ／ｍｂ，

ｎｍ＝ｍ／ｍｂ，αｉ＝ａｉ／ｃ，Δｉ＝δｉ／ｃ，ω＝Ω槡ｃ／ｇ，
ｆｊｚ＝Ｆｊｚ／ｍｂｇ，ｆｊｘ＝Ｆｊｘ／ｍｂｇ，ｆｊｙ＝Ｆｊｙ／ｍｂｇ，
ｆｉｒ＝Ｆｊｒ／ｍｂｇ，ｆｊｔ＝Ｆｊｔ／ｍｂｇ，Ｋ＝ｋｃ／ｍｂｇ，
ｇｂ＝Ｇｂ／ｍｂｇ，ｇｉ＝Ｇｉ／ｍｂｇ，τ＝Ωｔ，
ｊ＝１，２，３，４，５．　ｉ＝Ｍ，ｍ （６）

并记 ｄｘ／ｄｔ＝ｘ，ｄｘ／ｄτ＝ｘ′，…，则无量纲化后的运
动方程为

珋ｚ＂１＝
１
ω２
ｆ１ｚ－

１
ω２
Ｋ（珋ｚ１－珋ｚ２）＋

ｇｂ
ω２

珋ｚ＂２＝－
１
ｎＭω

２Ｋ（珋ｚ２－珋ｚ１）－
１
ｎＭω

２Ｋ（珋ｚ２－珋ｚ３）＋

　
ｇＭ
ｎＭω

２＋αＭｅ
（ｉτ）

珋ｚ＂３＝
１
２ω２
ｆ３ｚ－

１
２ω２
Ｋ（珋ｚ３－珋ｚ２）－

１
２ω２
Ｋ（珋ｚ３－珋ｚ４）＋

ｇｂ
ω２

珋ｚ＂４＝－
１
ｎｍω

２Ｋ（珋ｚ４－珋ｚ３）－
１
ｎｍω

２Ｋ（珋ｚ４－珋ｚ５）＋

　
ｇｍ
ｎＭω

２＋αｍｅ
［ｉ（τ＋θ）］

珋ｚ＂５＝
１
ω２
ｆ５ｚ－

１
ω２
Ｋ（珋ｚ５－珋ｚ４）＋

ｇｂ
ω２

（７）

其中珋ｚｊ＝珋ｘｊ＋ｉ珋ｙ．ｘ和ｙ方向的无量纲轴承油膜力分量
ｆｊｘ＝－ｆｊｒｃｏｓφ－ｆｊｔｓｉｎφ

ｆｊｙ＝－ｆｊｒｓｉｎφ＋ｆｊｔｃｏｓφ
　ｊ＝１，３，５ （８）

径向和切向的无量纲轴承油膜力分量

ｆｉｒ＝σλ
２ω［（１－２φ′ｉ）Ｇｉ１＋２ε′ｉＧｉ２］／３

ｆｉｔ＝σλ
２ω［（１－２φ′ｉ）Ｇｉ３＋２ε′ｉＧｉ４］／３

ｊ＝１，３，５

（９）

其中σ＝ 珚σ
ｍｂ槡ｇｃ

，珚σ＝６μＢＲ
３

ｃ２
为 Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ数，λ＝

Ｂ
２Ｒ为轴承的长径比．

方程（８）是非自治系统，其状态方程可表示为

珋ｚ′１＝Ｚ１，珋ｚ′２＝Ｚ２，珋ｚ′３＝Ｚ３，珋ｚ′４＝Ｚ４，珋ｚ′５＝Ｚ５

Ｚ′１＝
１
ω２
ｆ１ｚ－

１
ω２
Ｋ（珋ｚ１－珋ｚ２）＋

ｇｂ
ω２

Ｚ′２＝－
１
ｎＭω

２Ｋ（珋ｚ２－珋ｚ１）－
１
ｎＭω

２Ｋ（珋ｚ２－珋ｚ３）＋

　
ｇＭ
ｎＭω

２＋αＭｅ
（ｉτ）

Ｚ′３＝
１
２ω２
ｆ３ｚ－

１
２ω２
Ｋ（珋ｚ３－珋ｚ２）－

１
２ω２
Ｋ（珋ｚ３－珋ｚ４）＋

ｇｂ
ω２

Ｚ′４＝－
１
ｎｍω

２Ｋ（珋ｚ４－珋ｚ３）－
１
ｎｍω

２Ｋ（珋ｚ４－珋ｚ５）＋

　
ｇｍ
ｎＭω

２＋αｍｅ
［ｉ（τ＋θ）］

Ｚ′５＝
１
ω２
ｆ５ｚ－

１
ω２
Ｋ（珋ｚ５－珋ｚ４）＋

ｇｂ
ω２

（１０）

其中ω、Ｋ、ｎＭ、ｎｍ、αＭ、αｍ分别表示为无量纲转速、
无量纲刚度、质量比和质量偏心率，Δ为无量纲轴
承不对中量；方程（１０）中的非线性油膜力分量 ｆ１ｚ、
ｆ３ｚ、ｆ５ｚ具有强非线性特性．如果仅考虑转子及圆盘
的重力，则在式（１０）相应于 ｘ方向的运动方程中，
应令ｇｂ＝１，ｇＭ／ｎＭ＝１，ｇｍ／ｎｍ＝１，ｙ方向中的各项
应为零．

２　具有轴承不对中转子的动力学研究

式（１０）也是一个具有强非线性特征的 １０自
由度的振动系统，无解析解，即使采用近似方法求

解也会遇到很到的困难，比较可行的是采用数值方

法求解．图３为在系统参数：

σ＝３．０，δ＝０．０５，αｍ＝０．１，Ｋ＝１５，
ｎＭ＝１０，ｎｍ＝８，λ＝０．２

图３　稳态响应随转速变化的分叉图

Ｆｉｇ．３　Ｔｈｅｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｓｔｅａｄｙ－ｓｔａｔｅｒｅｓｐｏｎｓｅ

ｗｉｔｈｔｈｅｐａｒａｍｅｔｅｒω＝０．５－３

时采用４－５阶变步长Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ法求得的稳态
响应随转速变化的分叉图．计算结果表明：对于具
有不对中滑动轴承支承的转子系统，在转速ω＝０．
５－１．０１时，系统为周期１运动；当 ω＝１．０１到１．
３９时，系统发生倍周期分叉，系统表现为周期２运
动；当ω＝１．３９－１．５６时，系统的运动出现反复，又
回到周期１运动，而ω＝１．５６－１．９７时，系统为则
成为准周期运动；当系统在 ω＝１．９７－２．５８区间，

１１３
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系统再次出现周期１运动，在 ω＝２．５８－２．６５时，
系统又进入准周期运动；在 ω＝２．６６－３．０时系统
又回到周期１运动．图 ４为 ω＝１．２时系统的运动
状态．从Ｐｏｉｎｃａｒé截面可以看出，系统运动为两个
孤立的点，即系统出现周期２运动，从频谱图可以
看出，系统出现２ｆ，３ｆ，等成分，同时还有振幅比较
小的组合频率振动成分，轴心轨迹曲率变化较大，

说明此时转子运动极不平顺．图５为 ω＝１．８时系
统的运动状态，从 Ｐｏｉｎｃａｒé截面可以看出，截面呈
一个闭环，即系统此时为准周期运动．轴心轨迹曲
率变化较大，且被限制在一个闭域内．从位移频谱
图可以看出，工频和一些组合频率成分十分明显，

这些组合频率成分的存在是非线性系统所特有的，

情况十分复杂．

图４　ω＝１．２时情况：（ａ）位移响应；（ｂ）位移响应频谱图；

（ｃ）Ｐｏｉｎｃａｒé截面；（ｄ）轴心轨迹

Ｆｉｇ．４　Ｔｈｅｃａｓｅｗｈｅｎω＝１．２：（ａ）ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅ；

（ｂ）ｓｐｅｃｔｒｕｍｄｉａｇｒａｍ；（ｃ）ｒｏｔｏｒｏｒｂｉｔａｎｄ（ｄ）Ｐｏｉｎｃａｒéｓｅｃｔｉｏｎ

图５　ω＝１．８时情况：（ａ）位移响应；（ｂ）位移响应频谱图；

（ｃ）Ｐｏｉｎｃａｒé截面；（ｄ）轴心轨迹

Ｆｉｇ．５　Ｔｈｅｃａｓｅｗｈｅｎω＝１．８：（ａ）ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅ；

（ｂ）ｓｐｅｃｔｒｕｍｄｉａｇｒａｍ；（ｃ）ｒｏｔｏｒｏｒｂｉｔａｎｄ（ｄ）Ｐｏｉｎｃａｒéｓｅｃｔｉｏｎ

３　结论

滑动轴承支承的多转子系统是旋转机械的核

心部件，在实际工程中，由于制造、安装和运行等多

情况会造成轴承不对中或不同心故障，因此研究具

有轴承不对中支承的大型转子系统动力学特性对

于系统的稳定运行和故障诊断具有重要意义．首先
在短轴承假设、小不对中量和不平衡量等几个基本

假设条件下，重点考虑了转子的柔度和不对中轴承

的非线性油膜力及圆盘的不平衡等因素后，建立了

一个具有轴承不对中的１０自由度多跨转子系统非
线性动力学模型；最后采用数值方法分析了系统的

非线性动力学行为．结果表明：转子在低转速时，为
同步的周期１运动，随着转速的提高，系统发生倍
周期运动和准周期运动，在转速较高时，转子运动

又回到周期１运动．
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