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摘要　 基于有限元方法建立了航空发动机高压转子⁃滚动轴承系统的高维动力学模型，该模型考虑滚动轴承

的非线性支撑力，转子的剪切变形、陀螺力矩和转动惯量．利用自适应步长 Ｎｅｗｍａｒｋ⁃β 方法计算了转子随转

速变化的不平衡响应，得到了不同转速区间转子的振动特征．针对低转速区出现的 ＶＣ（Ｖａｒｙｉｎｇ Ｃｏｍｐｌｉａｎｃｅ）

振动现象，计算分析了不同转速下转子不平衡量、轴承游隙对 ＶＣ 振动幅值的影响．结果表明：随着转速的升

高，ＶＣ 振动幅值先减小再增大，之后再减小直至基本消失；增大轴承游隙会使转子 ＶＣ 振动幅值增大，而转

子 ＶＣ 振动幅值对不平衡量的变化并不敏感．

关键词　 转子，　 滚动轴承，　 非线性支撑力，　 Ｎｅｗｍａｒｋ⁃β 法，　 ＶＣ 振动

ＤＯＩ：　 １０．６０５２ ／ １６７２⁃６５５３⁃２０１８⁃０５１

引言

转子⁃滚动轴承系统是航空发动机的核心部

件，其振动特性对整机的安全可靠运行具有重要影

响．转子⁃滚动轴承系统在运转过程中会出现分岔、
混沌等非线性动力学现象［１－３］，危害转子工作的稳

定性．转子⁃滚动轴承系统非线性动力学分析的首

要是动力学建模，目前针对转子系统的研究中，大
多建立了较为简单的低维单盘转子模型［４－９］，或是

考虑联轴器、阻尼器、机匣等部件的高维复杂模

型［１０］ ．
滚动轴承非线性力是使转子⁃滚动轴承系统产

生非线性振动现象的主要根源．研究发现：转子⁃滚
动轴承系统会产生频率与滚珠通过载荷作用线频

率相同的振动，这种振动被称为 ＶＣ 振动［１１－１４］ ．显
然，ＶＣ 振动与滚动轴承结构参数密切相关，
Ｓｕｎｎｅｒｓｊö［１５］开展了关于 ＶＣ 振动的数值与实验研

究，并指出 ＶＣ 振动的发生不受轴承精度影响，
Ｆｕｔａｋａ［１６］等采用典型的 ２ 自由度滚动轴承模型进

行了计算，结果显示系统在临界转速附近存在 ＶＣ
亚谐振动，Ｍｅｖｅｌ［１７］ 等试验给出了滚动轴承转子系

统 ＶＣ 振动的波形，并分析了系统通过亚谐振动与

准周期运动进入混沌的路径．然而，ＶＣ 振动随转子⁃
滚动轴承系统参数变化的规律还有待深入的研究．

本文采用 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁单元模型结合滚动轴

承的非线性支撑力模型，建立了航空发动机高压转

子⁃滚动轴承系统的 ２４ 自由度高维动力学模型，利
用自适应步长 Ｎｅｗｍａｒｋ⁃β 法［１８，１９］ 对该系统模型进

行了计算，分析了系统非线性动力响应随转速的变

化规律，并着重计算分析了不平衡量、轴承游隙对

低转速区 ＶＣ 振动的影响．

１　 高压转子⁃滚动轴承系统动力学模型

现代典型的航空发动机高压转子⁃滚动轴承系

统结构的简化模型如图 １．采用有限元法将该模型

分为 ５ 个单元 ６ 个结点，结点 １ 处作用滚动轴承

１＃，结点 ６ 处作用中介轴承 ２＃，模型具体参数如表 １
所示．

基于 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁单元，建立考虑系统的运

动微分方程组：
ＭＵ̈＋（Ｃ＋ΩＪ）Ｕ̇＋ＫＵ＝Ｆ
Ｆ＝Ｆｅ＋Ｆｂ＋Ｆｇ

（１）
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式中，Ｍ 为质量矩阵；Ｃ 为阻尼矩阵；Ｊ 为陀螺矩

阵；Ｋ 为刚度矩阵；Ω 为转子转速；广义位移向量

Ｕ＝｛ｘ１，ｙ１，－θｘ１，θｙ１，…，ｘ６，ｙ６，－θｘ６，θｙ６｝ Ｔ； Ｆｇ 为重

力；Ｆｂ 为滚动轴承非线性支撑力；Ｆｅ 为不平衡力．

图 １　 高压转子滚动轴承系统模型

Ｆｉｇ．１　 Ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｈｉｇｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒｏｔｏｒ⁃ｒｏｌｌｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

表 １　 航空发动机高压转子模型参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｈｉｇｈ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｒｏｔｏｒ ｏｆ ａｅｒｏ ｅｎｇｉｎｅ

Ｓｅｇｍｅｎｔ Ｌｅｎｇｔｈ（ｍ） Ｄｉｓｋ ｍａｓｓ（ｋｇ） Ｊｐ（ｋｇ·ｍ２）
１ ０．０３３５ ０ ０
２ ０．０３４６ ３．３２７ ０．０１４６８
３ ０．１２２８ ０ ０
４ ０．０２４６ ２．２７７ ０．００９７２
５ ０．０３８５ ０ ０

转子阻尼设定为 Ｒａｙｌｅｉｇｈ 阻尼，如（２）所示：
Ｃ＝αＭ＋βＫ （２）

式中，

α ＝ ２（
ξ２

ω２
－
ξ１

ω１
） ／ （ １

ω２
２

－ １
ω２

１

）β

＝ ２
ξ２ω２－ξ１ω１

ω２
２－ω２

１

ξ１ 和 ξ２ 为系统前两阶模态阻尼系数；ω１、ω２ 为系

统的一、二阶临界转速．通过计算 Ｃａｍｐｂｅｌｌ 图可得

系统一、二阶临界转速分别为 １７２１２ｒ ／ ｍｉｎ、３７２９６ｒ ／
ｍｉｎ．转子内径为 ０．０３８１ｍ，外径为 ０．０５０８ｍ，材料密

度 ρ 为 ８３０４ｋｇ ／ ｍ３，弹性模量 Ｅ 为 ２．０６９×１０１１Ｐａ．
如图 ２，假设轴承共有 Ｎｂ 个滚珠，则每个滚珠

在 ｔ 时刻的方位角如（３）：

θ ｊ ＝
２π
Ｎｂ

（ ｊ－１）＋ωｃａｇｅ ｔ （３）

其中，ωｃａｇｅ ＝Ω ｒ
ｒ＋Ｒ

ωｃａｇｅ为保持架转速；Ｒ 为轴承外环半径；ｒ 为轴颈半

径．

图 ２　 滚动轴承结构简图

Ｆｉｇ．２　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｒｏｌｌｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

第 ｊ 个滚珠的弹性变形如（４）式所示：
δ ｊ ＝ δ ｊ０Ｈ（δ ｊ０） （４）
δ ｊ０ ＝ ｘｃｏｓθ ｊ＋ｙｓｉｎθ ｊ－Ｖ

Ｈ（ ｚ）＝
１，ｚ＞０
０，ｚ≤０{

其中，Ｖ 为径向游隙．
由赫兹接触理论可以求得轴承非线性力表达

式［２０］：

Ｆｂｘ ＝ ∑
Ｎｂ

ｊ ＝ １
－ Ｃｂδ ｊ

３ ／ ２ｃｏｓθ ｊ

Ｆｂｙ ＝ ∑
Ｎｂ

ｊ ＝ １
－ Ｃｂδ ｊ

３ ／ ２ｓｉｎθ ｊ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（５）

Ｃｂ 为赫兹接触刚度，由滚珠与轴承内外环的材料、
参数所确定．本文轴承选用 ６２１１ 型号轴承，参数如

表 ２ 所示，由式（６），可得该轴承 ＶＣ 振动频率与转

子工作频率比 Ｂｎ 为 ３．５５．
表 ２　 ６２１１ 型滚动轴承参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ６２１１ ｔｙｐｅ ｒｏｌｌｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ

ｒ（ｍｍ） Ｒ（ｍｍ） Ｎｂ Ｃｂ（Ｎ ／ ｍ３ ／ ２）
２７．５ ５０ １０ １．１５９×１０１０

Ｂｎ ＝
ｆｖｃ
ｆｒ

＝Ｎｂ

ωｃａｇｅ

Ω
＝Ｎｂ

ｒ
Ｒ＋ｒ

（６）

式中，ｆｖｃ为 ＶＣ 振动频率，ｆｒ为转子工作频率．

２　 数值计算结果及分析

采用自适应步长 Ｎｅｗｍａｒｋ⁃β 直接积分法对系

统非线性运动微分方程求解，Ｎｅｗｍａｒｋ⁃β 算法的控

制参数分别取 ０．２５ 和 ０．５，采用局部误差（ Ｌｏｃａｌ
Ｅｒｒｏｒ）作为步长调整依据，将计算结果的局部误差

５５５
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限制在 ０．７５％ ～１％之间．为着重分析滚动轴承非线

性力作用的影响，１＃轴承选为 ６２１１ 型轴承，采用非

线性力模型，而 ２＃轴承为刚度为 ８．７５×１０６Ｎ ／ ｍ 的

轴承，计算得到该转子随转速升高的响应特性，进而

针对低转速下出现的 ＶＣ 振动现象，计算分析了在

不同转速下不平衡量与轴承游隙对 ＶＣ 振动的影响．
２．１　 不同转速下转子动力响应分析

设定转子不平衡位于 １＃ 轮盘 上， 偏 心 距

ｅ＝ １８１μｍ．当轴承游隙 Ｖ ＝ ２０μｍ 时，结点 ３ 在 Ｘ 向

的振动幅频特性如图 ４ 所示，可见该转子系统的第

一阶临界转速为 １８８００ｒ ／ ｍｉｎ，与线性轴承刚度条件

计算得到的一阶固有频率相接近．

图 ４　 幅频特性图

Ｆｉｇ．４　 Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ⁃ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｄｉａｇｒａｍ

图 ５　 分岔图

Ｆｉｇ．５　 Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ

由结点 ３ 处 Ｘ 振动响应的分岔图 ５ 可知，随着

转速的升高，转子振动大致经历了三个阶段，０ ～
１００００ｒ ／ ｍｉｎ 的低转速区，转子振动处于不稳定状

态；１００００～ ２００００ｒ ／ ｍｉｎ 的中转速区，转子振动较稳

定；２００００～ ３００００ｒ ／ ｍｉｎ 的高转速区，转子振动再次

进入不稳定状态．
由于重力的作用，轴颈在滚动轴承内 Ｙ 方向存

在初始弯曲，当转子在低转速下工作时不平衡激励

力很小，使得滚动轴承 Ｙ 向非线性刚度高于 Ｘ 方

向．如图 ６ 所示，结点 １ 处在 ２００ｒ ／ ｍｉｎ 时，Ｙ 方向振

幅为 Ｘ 方向振幅的 １ ／ １６．随着转速升高，不平衡质

量激励力逐渐增大，相比之下重力的作用减弱，当
转速达到 ５０００ｒ ／ ｍｉｎ 时，Ｘ、Ｙ 方向振幅趋于相同，
如图 ７ 所示．

图 ６　 轴心轨迹图（２００ｒ ／ ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．６　 Ａｘｌｅ ｃｅｎｔｅｒ ｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ ｄｉａｇｒａｍ（２００ｒ ／ ｍｉｎ）

图 ７　 幅频特性图

Ｆｉｇ．７　 Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ⁃ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｄｉａｇｒａｍ

同时 在 转 速 ２００ｒ ／ ｍｉｎ 时， 模 拟 得 到 了 与

Ｍｅｖｅｌ［１６］实验测得的 ＶＣ 振动波形相近的计算结

果，如图 ８（ａ）．由图 ８（ｂ）可知，ｆｖｃ是 ｆｒ 的 ３．５５ 倍，
与 ＶＣ 振动频率的公式（６）计算结果一致．在 ０ ～
１５００ｒ ／ ｍｉｎ 区间上，结点 ３ 在 Ｘ 方向响应三维谱图

如图 ９ 所示，振动的频率成分主要是 ｆｖｃ、ｆｒ 以及两

者的倍频和组合频率．随着转速升高，如图 １０ 所

示，Ｘ 方向通频幅值 Ａｘ 迅速增大，ＶＣ 振动幅值 Ａｖｃｘ

逐步减小． 继续升高转速， 如图 １１， 在 ３０００ ～
１００００ｒ ／ ｍｉｎ 区间内，频率成分主要包含工频 ｆｒ 及其

倍频，Ａｖｃｘ已经基本消失，工频 ｆｒ 的倍频在转速接近

１００００ｒ ／ ｍｉｎ 时基本消失．

６５５
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图 ８　 时域图、频谱图（２００ｒ ／ ｍｉｎ）

Ｆｉｇ． ８　 Ｔｉｍｅ ｄｏｍａｉｎ ｃｈａｒｔ ａｎｄ ｓｐｅｃｔｒｏｇｒａｍ（２００ｒ ／ ｍｉｎ）

图 ９　 三维频谱

Ｆｉｇ．９　 Ｗａｔｅｒｆａｌｌ ｏｆ ｒｏｔｏｒ′ｓ ｒｕｎ⁃ｕｐ

图 １０　 Ａｘ 与 Ａｘｖｃ幅值

Ｆｉｇ．１０　 Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｏｆ Ａｘ ａｎｄ Ａｘｖｃ

图 １１　 三维谱图

Ｆｉｇ．１１　 ３Ｄ ｓｐｅｃｔｒｏｇｒａｍ

随着转速升高，转子振动进入稳定状态，如图

５ 所示，响应以工频为主的同步振动，１５０００ｒ ／ ｍｉｎ
转速结点 ３ 的轴心轨迹和 Ｘ 方向频谱如 １２ 所示．

图 １２　 轴心轨迹、频谱（２５０００ｒ ／ ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．１２　 Ａｘｌｅ ｃｅｎｔｅｒ ｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ ｄｉａｇｒａｍ ａｎｄ ｓｐｅｃｔｒｏｇｒａｍ（２５０００ｒ ／ ｍｉｎ）

在转速 ２００００ ～ ３００００ｒ ／ ｍｉｎ 区，转子振动除了

工频成分之外出现了低频分量，该低频分量为转子

的一阶固有频率．随着转速的升高，低频频率保持

不变，出现“锁频”现象，如图 １３．并且转速升高工

频 ｆｒ 谱线的幅值减小，固有频率 ｆｃ 分量的幅值逐

渐增大．转速 ２５０００ｒ ／ ｍｉｎ 时转子轴心轨迹和 Ｘ 向

频谱如图 １４ 所示，振动响应中包括多个频率分量，
而其中工频和一阶固有频率占比较大．

图 １３　 三维谱图

Ｆｉｇ．１３　 ３Ｄ ｓｐｅｃｔｒｏｇｒａｍ

可见，该转子系统由于滚动轴承的非线性特性

在低、中、高转速范围内呈现出丰富多样的非线性

响应特征．
２．２　 系统参数对 ＶＣ 振动的影响

除转子转速外，转子不平衡量和滚动轴承游隙

是转子系统中更易改变的参数，本文分析转速、游
隙与不平衡量对低转速区 ＶＣ 振动的影响．由于该

模型转子中滚动轴承非线性力作用于结点 １ 处，而
在低转速区 Ｙ 方向振动受到抑制，故采用结点 １ 处

７５５
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Ｘ 方向振动响应来分析．

图 １４　 轴心轨迹、频谱（２５０００ｒ ／ ｍｉｎ）

Ｆｉｇ．１４　 Ａｘｌｅ ｃｅｎｔｅｒ ｔｒａｊｅｃｔｏｒｙ ｄｉａｇｒａｍ ａｎｄ ｓｐｅｃｔｒｏｇｒａｍ（２５０００ｒ ／ ｍｉｎ）

２．２．１　 滚动轴承径向游隙对 ＶＣ 振动影响

设定转子不平衡位于 １＃ 轮盘 上， 偏 心 距

ｅ＝ ０．１８１ｍｍ，轴承游隙变化范围为 １０ ～ １００μｍ，转
速的变化范围为 ２００～ ３０００ｒ ／ ｍｉｎ．结点 １ 处 Ｘ 向振

动响应中 ＶＣ 振动频率 ｆｖｃ的幅值随转速和游隙变

化的三维图．可见，不同的游隙条件下，随着转速升

高 ＶＣ 振动幅值总体上呈现先减小再增大，然后再

次减小的趋势规律．
讨论不同转速下 ＶＣ 振动幅值在游隙 １０ ～

１００μｍ 条件下的变化情况，２００～８５０ｒ ／ ｍｉｎ 区间内，
随着滚动轴承游隙的增大 ＶＣ 振动幅值不断增大；
转速位于 ８５０～１６００ｒ ／ ｍｉｎ 区间时，在低游隙范围内

ＶＣ 振动幅值随着游隙增大而增大，当游隙增大至

一定大小后，ＶＣ 振动幅值随着游隙增大基本保持

不变；而当转速高于 １６００ｒ ／ ｍｉｎ，ＶＣ 振动基本消失，
系统 ＶＣ 振动消失转速不受轴承游隙的影响．

图 １５　 ｆｖｃ幅值

Ｆｉｇ．１５　 Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｏｆｆｖｃ

２．２．２　 转子不平衡量对 ＶＣ 振动影响

选取滚动轴承游隙 Ｖ＝ ５０μｍ，同样设定转子不

平衡位于结点 ３ 处的 １＃轮盘上，偏心距 ｅ 的变化范

围为 ０．０５～０．２ｍｍ，图 １５（ａ）为 ＶＣ 振动幅值随转速

和不平衡量变化的三维谱图，可见：在不同偏心距

下，ＶＣ 振动幅值随转速的升高总体也呈现先减小

再增大，然后再次减小直至消失的趋势特征．观察

不同转速下 ＶＣ 振动幅值在偏心距 ０．０５～０．２ｍｍ 范

围下的变化情况，转速在 ０ ～ １０００ｒ ／ ｍｉｎ 区间时，转
子 ＶＣ 振动幅值随着不平衡量增大却基本不变；转
速高于 １０００ｒ ／ ｍｉｎ 时，ＶＣ 振动幅值随着不平衡量

增大而略有降低．系统 ＶＣ 振动基本消失时的转速

随不平衡量的增大而降低．

图 １６　 ｆｖｃ幅值

Ｆｉｇ．１６　 Ａｍｐｌｉｔｕｄｅ ｏｆｆｖｃ

３　 结论

１）建立了考虑滚动轴承非线性力的典型航空

发动机高压转子⁃轴承系统的动力学模型，采用 Ｎｅ⁃
ｗｍａｒｋ⁃β 自适应步长法计算得到了低转速区转子

的 ＶＣ 振动现象，模拟的 ＶＣ 振动时域波形与 Ｍｅｖｅｌ
实验测得 ＶＣ 振动波形相近，验证了本文所采用的

模型与算法在预测转子⁃滚动轴承系统振动响应中

的有效性．
２）在宽广的转速范围内，利用幅频特性、分岔

图、频谱图计算分析得到了该转子系统具有低转速

区出现 ＶＣ 振动，中转速区出现同步工频振动、高
转速区出现低频分量“锁频”的复杂动力学响应特

征．
３）对 ＶＣ 振动幅值的影响参数分析表明，随转

速的升高，ＶＣ 振动幅值具有先减小再增大，然后再

减小至基本消失这一趋势特征．增大游隙会使 ＶＣ
振动的幅值增大，转子不平衡量对 ＶＣ 振动幅值影

响较小．并且，系统 ＶＣ 振动基本消失时的转速随不

平衡量增大而降低，但基本不受轴承游隙的影响．

８５５
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