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偏角不对中轴系振动的工艺控制措施研究
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（海军工程大学兵器工程系，武汉　４３００３３）

摘要　考虑非线性非稳态油膜力、局部碰摩力和质量不平衡的耦合激励，建立偏角不对中轴系非线性动力

学方程，数值模拟并分析不对中偏角量对系统振动特性的影响，根据计算结果制定不对中偏角量的工艺控

制标准．仿真计算研究表明：非稳态油膜力激励下，轴系动力学方程形式繁琐，求解困难，导致系统产生复杂

的动力学行为，难以通过理论分析有效控制轴系非线性振动，而通过制定工艺可以避免理论研究难题，达到

控制非线性振动级别的目的．
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引言

由于制造、加工和安装误差，轴承架的不均匀

热膨胀及转子质量不平衡等原因，致使旋转机械轴

系中必然存在不对中现象．偏角不对中是轴与轴之
间的连接存在偏斜量，是造成旋转机械故障的重要

根源．轴系存在偏角不对中会造成油膜失稳、转子
与定子碰摩、轴挠曲变形、联轴器偏转、轴承断裂等

严重危害．最终导致机械设备强烈振动，影响旋转
机械正常工作的稳定性［１］．因此，揭示偏角不对中
轴系振动特性，研究振动控制工艺措施，对于提高

旋转机械故障诊断和预测水平以及治理轴系振动

具有重要意义．
多年来，国内外学者对轴系不对中进行了大量

的研究．较早时期，陆钟等［２］就对凸缘联轴节转子

不对中现象进行动力学分析，以获得系统故障发生

机理，研究推导出参数，强迫激励下的系统动力学

方程，并使用 Ｆｏｕｒｉｅｒ级数展开法求解方程获得系
统稳态运动解．文献［３］考虑转子系统分别存在交
角不对中和平行不对中两种情况，分析和比较两种

状态下系统的扭转振动响应特征．不对中会产生附
加力和力矩，Ｓｅｋｈａｒ等［４］给出了附加力和力矩的数

学表达式，推导了不对中转子系统模型，指出了系

统振动特性与附加力和力矩激励位置密切相关．

ＡｌＨｕｓｓａｉｎ等［５］以刚性联接平行不对中转子为研

究对象，数值模拟了系统横向和扭转振动特性，给

出了其振动产生的激励源．冯昌林［６－７］考虑万向铰

传动的偏斜轴系，建立系统横向振动数学模型并进

行稳定性分析，采用希尔行列式法获得共振稳定

图，并分析系统参数对系统稳定性的影响．周奇郑
等［８］考虑非稳态油膜力、转子与定子碰摩及非稳态

油膜力因素的耦合作用，推导了不对中轴系的横向

振动微分方程．数值模拟了系统在加速运动过程，
分析了系统的横向振动特性与系统参数的关系．

现有文献主要是通过揭示偏角不对中轴系的

复杂振动特性，探究振动控制机理，利用理论分析

达到控制轴系振动的目的．然而由于轴系是复杂的
振动系统，理论上的分析以及振动响应也十分复

杂，故仅仅依靠理论分析难以降低轴系振动级别．
为此，本文提出避开理论研究难题，通过制定工艺，

控制偏角不对中轴系进行非线性振动分析．

１　动力学模型

基于文献［８］中的偏角不对中轴系动力学方
程，考虑非稳态油膜力、局部碰摩力及不平衡质量

耦合作用，建立系统动力学模型（如图１所示）．图
１中，主动轴 Ｏ１的初始旋转速度为 φ′０，通过刚性
联轴器联接从动轴Ｏ２，主、从动轴的轴心线之间存
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在偏斜现象，产生不对中偏角量α．转盘１和转盘２
分别在主、从动轴的中心位置处，承载主、从动轴的

全部质量ｍ１和 ｍ２．以垂直于主动轴 Ｏ１轴心线的
平面作为参考平面，建立轴系静平衡参考坐标系ｏ
ｘｙ（如图２所示）．图２中，转盘１中心的坐标位置
为Ｏ１（ｘ１，ｙ１），质心坐标位置为Ｏ′１（ｘ′１，ｙ′１），质量
为ｍ１，质量偏心距为 ε１，与 ｘ轴夹角为 φ１．转盘２
的坐标位置为 Ｏ２（ｘ２，ｙ２），质心坐标位置为 Ｏ′２
（ｘ′２，ｙ′２），质量为 ｍ２，质量偏心距为 ε２，与 ｘ轴夹
角为φ２．将主、从动轴的刚度、阻尼等效到转盘 １
和转盘２处，Ｋ１、Ｋ２、Ｄ１、Ｄ２分别为两转盘处转轴的
等效刚度与阻尼，ｆｘ和 Ｆｘ分别为作用在主动轴上
的非稳态油膜力和局部碰摩力．

图１　偏角不对中轴系动力学模型

Ｆｉｇ．１　Ｔｈｅｄｙｎａｍｉｃａｌｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｓｈａｆｔｉｎｇｗｉｔｈ

ａｎｇｕｌａｒｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

图２　轴系参考坐标系

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓｙｓｔｅｍｏｆｔｈｅｓｈａｆｔｉｎｇ

１．１　轴系动力学方程
取轴颈平均间隙ｃｚ＝０．２ｍｍ，引入无量纲参数

如下所示：
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式中，记（）′＝ｄ（）／ｄτ，（）″＝ｄ（）／ｄτ２．建立非稳态
油膜力激励下的偏角不对中轴系的横向振动微分

方程：
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（１）
１．２　非稳态油膜力

由文献［９］列出非稳态油膜力：
ｆｘ＝σｆｘ　　ｆｙ＝σｆｙ （２）

式中，σ＝μωＲＬ（Ｒ／ｃｚ）
２（Ｌ／２Ｒ）２为 Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ修

正数，μ为粘度系数，ω为转轴转速，Ｌ为轴承长

０７４
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度，Ｒ为轴承半径．
无量纲油膜力分量为

ｆｘ
ｆ{ }
ｙ

＝－ （ｘ－２
Ｙ）２＋（ｙ＋２Ｘ）[ ]２

１
２

１－ｘ２－ｙ２
×
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３ｙＶ（ｘ，ｙ，α）＋ｃｏｓαＧ（ｘ，ｙ，α）－２ｓｉｎＳ（ｘ，ｙ，α{ }）

（３）
式中，Ｘ、Ｙ分别为轴颈中心在ｘ、ｙ方向上的无量纲
位移分量，Ｘ、Ｙ分别为轴颈中心在ｘ、ｙ方向上的无
量纲速度分量，其中，

Ｇ（Ｘ，Ｙ，α）＝

　 ２
（１－Ｘ２－Ｙ２）

１
２

π
２＋ａｒｃｔａｎ

Ｙｃｏｓα－Ｘｓｉｎα
１－Ｘ２－Ｙ[ ]２ ，

Ｖ（Ｘ，Ｙ，α）＝２＋（Ｙｃｏｓα－Ｘｓｉｎα）Ｇ（ｘ，ｙ，α）
１－Ｘ２－Ｙ２

，

Ｓ（Ｘ，Ｙ，α）＝ Ｘｃｏｓα＋Ｙｓｉｎα
１－（Ｘｃｏｓα＋Ｙｓｉｎα）２

，

α＝ａｒｃｔａｎＹ＋２
Ｘ

Ｘ－２Ｙ－
π
２ｓｉｇｎ

Ｙ＋２Ｘ
Ｘ－２( )Ｙ －

　π２ｓｉｇｎ（Ｙ＋２
Ｘ）．

１．３　局部碰摩力
由文献［１０］给出局部碰摩力表达式：
Ｆζ＝ｋ（Ｅ－Ｅ０）

Ｆｔ＝（ｆ＋ｂｖ
ｎ）Ｆ{

ζ

（４）

式中，ｋ为定子径向刚度，Ｅ＝ ｘ２＋ｙ槡
２为转子轴心

的径向位移，Ｅ０为转子、定子间初始间隙．
碰摩力在ｏｘｙ坐标系上的分量为：
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将式（４）代入式（５）中可得局部碰摩力分量
为：
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式中，ｆ为不考虑速度影响时的摩擦系数，ｂ为速度
影响因子，ｎ为速度项的次数．

根据式（１）可知，由于非线性油膜力和局部碰
摩力的激励，偏角不对中轴系振动微分方程是非线

性非齐次三阶变系数的常微分方程，其中含有许多

几何和运动耦合项，形式复杂，难以求出解析解．系
统动力学方程的非线性和复杂性，就决定了系统复

杂的振动特性．

２　轴系振动特性分析

计算时取图 １所示系统的结构参数为 ｍ１＝

５０ｋｇ，η＝０．８，Ｄ１＝Ｄ２＝０，μ＝０．０３７３Ｎ·ｓ·ｍ
－２，ｃｚ

＝０．２ｍｍ，φ０＝０ｒａｄ．采用 ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法对式（１）

进行数值积分．取不对中偏角量 α＝０～５×１０－４，
分析轴系的振动特性．

图３　当ω＝０．８，ｍ′＝０．８时，无量纲位移Ｘ１的分岔图

Ｆｉｇ．３　ＴｈｅｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｓｏｆＸ１ｗｈｅｎω＝０．８，ｍ′＝０．８

由分岔图３可知：当ω＝０．８时，在α＝０～５×
１０－４整个范围内，Ｐｏｉｎｃａｒｅ截面上呈现为模糊一片
的散点集，说明轴系振动响应存在混沌运动．比较
图５（ａ）和５（ｂ）可知，在不对中偏角量一定时，转
轴质量偏心的改变并没有改变系统的振动特性．

图４　ω＝０．８，α＝３．６×１０－４时系统振动响应

Ｆｉｇ．４　Ｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍｗｈｅｎω＝０．８ａｎｄ

α＝３．６×１０－４

由图４可知，当取系统参数 ω＝０．８，ε１＝ε２＝

００４及α＝３．６×１０－４时，系统在τ＝１２０～１８０范围
内表现为混沌运动．表现为相轨迹和轴心轨迹为局

１７４
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限于有界区域内的复杂不封闭曲线，Ｐｏｉｎｃａｒｅ截面映
射图４（ｃ）为一些散点集，时间历程图呈现随机信号
的特征．此时，系统平均振动幅值为Ｘ１Ａ＝０．３０３０，最
大振动幅值为Ｘ１Ｍ＝０．５４５７．

不考虑非线性非稳态油膜力和局部碰摩力激

励，仍取偏角不对中量 α＝０～５．０×１０－４，分析轴
系的振动特性．

比较分岔图３和分岔图５（ａ）可知，不考虑非
线性作用力激励时，轴系在α＝０～５．０×１０－４整个
范围内仍然做概周期运动或混沌运动．又由图 ５
（ｂ）可得，在α＝０．６５～１．００范围内，分岔图上显
示为孤立的点．说明此时系统做倍周期运动，退出
混沌状态，但是此时系统振动幅度显著增加．

图５　无量纲位移Ｘ１的分岔图

Ｆｉｇ．５　ＴｈｅｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｓｏｆＸ１

由振动响应图６可知，忽略非线性作用力，系
统取不对中偏角量为 α＝５×１０－５时，轴系仍然表
现为混沌运动．

图６　系统振动响应

Ｆｉｇ．６　Ｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍ

综上所述，无论是否考虑非线性油膜力和局部

碰摩力激励，系统在不对中偏角的作用下，都会产

生复杂的混沌运动，说明不对中偏角决定了系统振

动特性，并且系统振动幅度随不对中偏角量改变成

无规律变化．

３　轴系振动控制工艺分析

取系统参数质量偏心距 ε１＝０．１，ε２＝０．２，旋

转轴系质量比 ｍ′＝０．８，主动轴无量纲角速度 ω＝
０．８，改变不对中偏角量，计算得到相应的偏角不
对中轴系振动响应的平均振动幅值Ｘ１Ａ和最大振动
幅值Ｘ１Ｍ，如表１所示．

表１　对应不同偏角量的系统振动幅值

Ｔａｂｌｅ１　Ｔｈｅｓｙｓｔｅｍｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇｔｏ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔａｎｇｌｅｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

α １．０×１０－４ １．２×１０－４ １．４×１０－４ １．６×１０－４ １．８×１０－４

Ｘ１Ａ ０．０６２２ ０．０４６９ ０．２５９９ ０．２０１５ ０．２３３３
Ｘ１Ｍ ０．２９１４ ０．２０１７ ０．７２６０ ０．６９０６ ０．６９１５
α ２．０×１０－４ ２．２×１０－４ ２．４×１０－４ ２．６×１０－４ ２．８×１０－４

Ｘ１Ａ ０．２０６７ ０．１９２３ ０．１８７６ ０．１９８２ ０．１８８４
Ｘ１Ｍ ０．６８２２ ０．６７４２ ０．６４０９ ０．６２５３ ０．６１６５
α ３．０×１０－４ ３．２×１０－４ ３．４×１０－４ ３．６×１０－４ ３．８×１０－４

Ｘ１Ａ ０．１６３７ ０．１５９２ ０．１６２５ ０．１５７９ ０．１６４１
Ｘ１Ｍ ０．６０６５ ０．５９８８ ０．５８５２ ０．５６４６ ０．５７１８
α ４．０×１０－４ ４．２×１０－４ ４．４×１０－４ ４．６×１０－４ ４．８×１０－４

Ｘ１Ａ ０．２２４４ ０．１８１４ ０．１９０６ ０．１９１８ ０．１９７１
Ｘ１Ｍ ０．５８８２ ０．６００５ ０．６１７２ ０．５９７０ ０．５９３２
α ５．０×１０－４ ５．２×１０－４ ５．４×１０－４ ５．６×１０－４ ５．８×１０－４

Ｘ１Ａ ０．２０２９ ０．２００８ ０．２０４６ ０．２０４７ ０．１４８８
Ｘ１Ｍ ０．５９２３ ０．５８７２ ０．５８２７ ０．５７８７ ０．５４４４

根据表１所示数据，绘制出系统振动响应幅值
随不对中偏角量的变化曲线，如图７所示．

图７　系统振动幅值与偏角量变化关系曲线

Ｆｉｇ．７　Ｔｈｅｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅａｎｄ

ａｎｇｌｅｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

由表１数据和图７变化曲线可以看出，系统振
动幅度随不对中偏角量改变成无规则变化．当 α＝

２７４
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１．２×１０－４时，系统振动响应幅值最小，即α＝１．２×
１０－４是系统最优偏角量．

忽略非线性油膜力和局部碰摩力激励，在相同

系统参数下，计算得到相应于不同不对中偏角量的

轴系平均振动幅值 ＸＡ和最大振动幅值 ＸＭ，如表２
所示．

表２　对应不同偏角量的系统振动幅值

Ｔａｂｌｅ２　Ｔｈｅｓｙｓｔｅｍｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇｔｏ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔａｎｇｌｅｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

α １．０×１０－４ １．２×１０－４ １．４×１０－４ １．６×１０－４ １．８×１０－４

Ｘ１Ａ ３．０７９７ ３．７６５１ ２．５７３７ ２．９９３１ ２．５３８５
Ｘ１Ｍ ９．９０４８ １０．９９９５ ６．５０８３ ９．８５４４ ９．６６５２
α ２．０×１０－４ ２．２×１０－４ ２．４×１０－４ ２．６×１０－４ ２．８×１０－４

Ｘ１Ａ ９．１４７９ ３．１１２０ ６．５８８１ ５．９９１１ １．５９０７
Ｘ１Ｍ ３３．９８５９ １４．９４５４ ２１．１３１５ ２０．６５９４ ６．４２１６
α ３．０×１０－４ ３．２×１０－４ ３．４×１０－４ ３．６×１０－４ ３．８×１０－４

Ｘ１Ａ ４．７１４６ １２．８４８５ ２．５８０８ ３．４９０４ １３．７２０４
Ｘ１Ｍ ２１．６４９２ ３７．８６２６ １０．４８６１ １０．８３７３ ３５．０２９８
α ４．０×１０－４ ４．２×１０－４ ４．４×１０－４ ４．６×１０－４ ４．８×１０－４

Ｘ１Ａ ６．９８１７ ９．１４７２ ５．５４５１ ４．４２４５ ２０．３１６６
Ｘ１Ｍ ２０．６１３４ ２９．９６７６ １７．１３２０ ２１．７４５３ ６６．７８６０
α ５．０×１０－４ ５．２×１０－４ ５．４×１０－４ ５．６×１０－４ ５．８×１０－４

Ｘ１Ａ １１．１０５８ １４．４９０８ １４．１５６４ １１．２６０５ １６．１００２
Ｘ１Ｍ ３２．７７４８ ４３．９７１４ ３４．２０６８ ３２．９４２０ ３８．９０８６

根据表２所示的数据，绘制出系统振动响应幅
值随不对中偏角量的变化曲线，如图８所示．

图８　系统振动响应幅值与不对中偏角量的关系变化曲线

Ｆｉｇ．８　Ｔｈｅｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅａｎｄ

ａｎｇｌｅｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

由表２和图８可知，当忽略非线性作用力激励
时，随着不对中偏角增大，轴系振动幅度依然成无

规则变化，并且与图７所示情况不同．微小的不对
中偏角量的变化会引起系统振动幅度较大的改变．
又比较表１和表２的数据结果易得，考虑非稳态油
膜力激励的情况下，系统振动水平降低１至２个数
量级．说明非稳态油膜力显著地降低了系统的振动

级别．并且当不对中偏角量为 α＝１．２×１０－４时，系
统振动响应幅值最小．因此在工艺上，应使轴系的
不对中偏角量为 α＝１．２×１０－４，以最大限度地降
低系统振动，保证机械运行的稳定性．

４　结论

（１）由于非线性油膜力和局部碰摩力的激励，
偏角不对中轴系振动微分方程是非线性非齐次三

阶变系数的常微分方程，其中含有许多几何和运动

耦合项，形式复杂，难以求出解析解．
（２）非线性力激励下偏角不对中轴系呈现出

更为复杂的振动特性．表现为：系统振动响应包括
概周期运动、混沌运动等复杂非线性动力学行为．
系统振动幅值随不对中偏角量的变化成无规则改

变，但微小的参数变化却可以较大改变系统振动水

平．
（３）非稳态油膜力的存在，没有改变偏角不对

中轴系的复杂振动特性，但有效地降低了系统振动

级别．
（４）由于存在非线性力激励，偏角不对中轴系

动力学方程形式繁琐，求解困难．系统的振动响应
又是复杂的混沌，导致理论研究轴系非线性振动控

制的困难．因此通过制定工艺可以避免复杂繁琐的
理论分析，达到降低轴系振动级别的目的．

（５）工艺上，应选择不对中偏角量为 α＝１．２
×１０－４的轴系，以有效降低系统振动，确保机械运
行稳定．
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