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摘要　 为研究转子系统在不平衡￣不对中耦合故障作用下的动力学特征ꎬ建立了转子￣滚动轴承耦合系统动

力学模型.其中ꎬ考虑齿式联轴器平行不对中问题ꎬ且刚性转盘的质心和形心不同心.通过 Ｌａｇｒａｎｇｅ 方法推导

出系统的动力学方程ꎬ并采用数值分析的方式分别分析了联轴器不对中程度、不同的联轴器参与振动的质

量大小以及不同的支承条件等对转子系统动力学特性的影响规律.计算结果表明:由于不对中故障的存在ꎬ

当转子系统运行的转速达到临界转速二分之一时ꎬ转盘的横向振动位移明显增大ꎬ即不对中量会使系统在

二分之一临界转速处产生一个不稳定区域ꎻ当采用滚动轴承支承时ꎬ随着不对中程度的加剧ꎬ上述不稳定区

域内转子的最大振幅所对应的转速逐渐增大ꎬ而采用线性支承时ꎬ尚未出现此类现象ꎻ随着联轴器参与不对

中故障的质量的增加ꎬ系统的振动越来越剧烈.

关键词　 转子￣滚动轴承系统ꎬ　 齿式联轴器ꎬ　 滚动轴承ꎬ　 平行不对中ꎬ　 临界转速
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引言

在大型旋转机械中ꎬ不对中故障是普遍存在

的ꎬ据相关资料介绍ꎬ不对中故障占所有转子系统

故障的 ６０％以上[１] .转子在不对中情况下运转ꎬ会
引起旋转机械振动过大、联轴器偏转、油膜失稳、轴
承摩擦损伤及轴的挠曲变形等问题ꎬ由此可见ꎬ研
究转子在不对中故障下的动力学特性ꎬ对旋转机械

的安全运转和故障诊断有极其重要的理论价值和

工程意义.
针对目前开展的不对中故障研究ꎬ韩清凯等[２]

总结了几类常用的建模方法ꎬ介绍了针对齿式联轴

器、弹性支承组件等部件的动力学研究成果ꎬ强调

转子系统的不对中问题主要集中在联轴器不对中

和支点不对中两类.针对齿式联轴器中三种不对中

故障ꎬ韩捷[３] 进行了运动学分析ꎬ发现齿式联轴器

不对中的特征频率是转速频率的两倍ꎬ且其因不对

中故障产生的激振力随着转速的增加而变大ꎬ所
以ꎬ对于高转速的旋转机械更要重视转子的对中要

求.Ｘｕ Ｍ 等[４ꎬ５]提出了在联轴器不对中故障影响下

不平衡转子的理论模型ꎬ并且利用仿真和实验分析

了不对中转子的不平衡响应ꎬ得出了不对中会激发

高倍频振动这一结论.雷文平等[６]提出了一种关于

齿式联轴器不对中故障的有限元建模方法ꎬ通过对

比平行不对中和角度不对中两种故障下的振动响

应发现:联轴器在平行不对中故障下ꎬ其联接的两

端部件相位近似ꎬ而在角度不对中故障下ꎬ其相位

相反ꎬ这可以作为区分不对中类型的一个重要参

考.针对不对中转子的稳定性问题ꎬＡｌ￣Ｈｕｓｓｉａｎ Ｋ
Ｍ[７]用 Ｌａｇｒａｎｇｅ 能量方程建立了两跨对称 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ
转子不对中动力学模型ꎬ发现了随着角度不对中量

或者耦合刚度的增加ꎬ系统的稳定性范围也会随之

变大.万召等[８] 对比分析了有无不对中故障时ꎬ转
子—轴承系统的频率特征及稳定性ꎬ发现了不对中

故障会使系统发生油膜振动的临界转速增大ꎬ进而

拓宽系统的稳定性范围.马俊红等[９]利用实验和数

值分析了转子在碰摩故障、不对中故障及以上两种

故障耦合作用下的动力学响应ꎬ研究发现在各故障

耦合时ꎬ不对中故障对转子系统的整体振动影响更

为明显.李兴阳等[１０]考虑了不对中、不平衡及转静

子碰摩耦合故障下的转子系统ꎬ采用数值计算的方

式分析了转子不对中和碰摩对其的影响规律.发现
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了当不对中和碰摩故障耦合时ꎬ在临界角频率以

下ꎬ将出现 ２ 倍、３ 倍及 ４ 倍等高倍频ꎬ在临界角频

率以上时ꎬ将出现分频和混沌现象.随着不对中量

的增加ꎬ混沌现象减少ꎬ系统趋于稳定.关于不对中

故障的诊断ꎬＲｅｄｄｙ Ｍ Ｃ Ｓ 等[１１]提出了一种扭矩传

感器测试和检测转子不对中的方法ꎬ并且利用实验

证明了这种方法是具有可行性的.
基于上述研究现状ꎬ本文以含齿式联轴器的单

盘柔性转子系统为研究对象.通过理论分析和数值

计算相结合的方式ꎬ对系统中出现的不对中￣不平

衡耦合故障进行分析.选取不对中程度、联轴器参

与系统振动的质量、支承条件为关键参数ꎬ逐一讨

论转子系统动力学特征的变化规律ꎬ剖析非稳定区

域内的非线性振动行为ꎬ进而丰富对旋转机械中常

见耦合故障的认识.

１　 含齿式联轴器的转子系统动力学模型

１.１　 齿式联轴器中的不对中故障模型

图 １　 联轴器平行不对中运动示意图

Ｆｉｇ.１　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ Ｃｏｕｐｌｉｎｇ′ｓ ｐａｒａｌｌｅｌ ａｎｄ ｍｉｓａｌｉｇｎｅｄ ｍｏｖｅｍｅｎｔ

如图 １ 所示ꎬＯ１ 为左半联轴器轴心ꎬＯ２ 为右半

联轴器轴心ꎬＯ′为齿式联轴器齿套中心ꎬＯ′沿着不

对中量为直径做圆周运动ꎬ即齿套中心 Ｏ′的回转

半径为圆形[１２] .平行不对中量 ΔＥ＝Ｏ１Ｏ２ꎬ以 α 为自

变量ꎬＯ′的坐标为(ｘꎬｙ)ꎬω 为转轴的角速度ꎬ因此ꎬ
齿套中心 Ｏ′的运动轨迹表示为:

ｘ＝ΔＥｓｉｎαｃｏｓα＝ ０.５ΔＥｓｉｎ２α
ｙ＝ ０.５ΔＥ－ΔＥｓｉｎαｓｉｎα＝ ０.５ΔＥｃｏｓ２α{ (１)

随后ꎬ将公式(１)对时间 ｔ 求 ２ 阶导数ꎬ以此得到 Ｏ′
的加速度ꎬ即:

ａＯ′＝ － ｄ２ｘ
ｄｔ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＋ ｄ２ｙ
ｄｔ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

＝ －２ΔＥω２ (２)

由于联轴器的质量较大ꎬ因此ꎬ转子存在平行

不对中故障时ꎬ相当于给转子施加了一个不对中激

振力ꎬ激振力 ＦＯ′及激振力在 ｘ、ｙ 方向上的分力

ＦＯ′ｘ、ＦＯ′ｙ分别为:
ＦＯ′＝ －２ｍｃΔＥω２ (３)
ＦＯ′ｘ ＝ －２ｍｃΔＥω２ｓｉｎ２ωｔ

ＦＯ′ｙ ＝ －２ｍｃΔＥω２ｃｏｓ２ωｔ{ (４)

式中ꎬｍｃ 为联轴器齿套的质量.
１.２　 滚动轴承模型

参照文献[１３]ꎬ可将采用的滚动轴承模型表

示如图 ２ 所示.滚动轴承由内圈、外圈、滚动体以及

保持架组成.滚珠在内外滚道之间等间距排列ꎬ滚
珠与滚道之间为纯滚动.

图 ２　 滚动轴承模型

Ｆｉｇ.２　 Ｒｏｌｌｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｏｄｅｌ

如图 ２ 所示ꎬ滚珠个数为 Ｎｂꎬ滚珠与外圈接触

点的线速度为 ｖｏｕｔꎬ其与内圈接触点的线速度为 ｖｉｎ .
此外ꎬ轴承外圈的旋转角速度为 ωｏｕｔꎬ轴承内圈的

旋转角速度为 ωｉｎ .轴承的外滚道半径为 Ｒꎬ内滚道

半径为 ｒꎬ则:
ｖｏｕｔ ＝ωｏｕｔ×Ｒ

ｖｉｎ ＝ωｉｎ×ｒ
{ (５)

根据线速度与角速度之间的物理关系ꎬ可得滚

珠中心的线速度为:

ｖｃａｇｅ ＝ωｃａｇｅ􀅰
Ｒ＋ｒ
２

＝ １
２
􀅰(ｖｏｕｔ＋ｖｉｎ) (６)

由于外圈固定在轴承座上是固定不动的ꎬ故

４５５
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ωｏｕｔ ＝ ０.内圈固定在轴上ꎬ故 ωｉｎ ＝ωꎬ则保持架的角

速度为:

ωｃａｇｅ ＝
ｒ

Ｒ＋ｒ
æ

è
ç

ö

ø
÷ 􀅰ω (７)

若设第 ｉ 个滚珠的角位置为 βｉꎬ根据第 ｉ 个滚

珠的角位置由滚珠在初始位置的角位移和保持架

在时间 ｔ 内的转动角位移组成ꎬ可得:

βｉ ＝ωｃａｇｅ􀅰ｔ＋２π
Ｎｂ

( ｉ－１) (８)

由 Ｈｅｒｔｚ 弹性接触理论[１４] 可知ꎬ滚动轴承的滚

动体与滚道产生的非线性轴承变形载荷为 ｆ ＝Ｃｂｕ
３
２ ꎬ

其中ꎬＣｂ 为 Ｈｅｒｔｚ 接触刚度ꎬｕ 为接触变形量ꎬ因此ꎬ
第 ｉ 个滚珠产生的弹性接触变形量为 ｕｉꎬ则:

ｕｉ ＝ ｘｃｏｓβｉ＋ｙｓｉｎβｉ－ｒ０ 　 　 ｉ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺􀆺ꎬＮｂ (９)
其中ꎬｘ、ｙ 为内圈中心点在水平方向和垂直方向的

位移ꎬｒ０ 为轴承间隙.
由于只有滚珠发生接触变形才会产生接触压

力ꎬ即只有 ｕｉ>０ 时才会产生作用力ꎬ根据 Ｈｅａｖｉｓｉｄｅ
函数ꎬ则有:

ｆｉ ＝Ｃｂ ｕｉ[ ]
３
２

＝Ｃｂ ｘｃｏｓβｉ＋ｙｓｉｎβｉ－ｒ０( )
３
２ 􀅰

　 Ｈ ｘｃｏｓβｉ＋ｙｓｉｎβｉ－ｒ０( ) (１０)
ｆｉ 在 ｘ 和 ｙ 方向上的分力为:

ｆｉｘ ＝Ｃｂ ｘｃｏｓβｉ＋ｙｓｉｎβｉ－ｒ０( )
３
２ 􀅰

Ｈ ｘｃｏｓβｉ＋ｙｓｉｎβｉ－ｒ０( ) 􀅰ｃｏｓβｉ (１１)

ｆｉｙ ＝Ｃｂ ｘｃｏｓβｉ＋ｙｓｉｎβｉ－ｒ０( )
３
２ 􀅰

Ｈ ｘｃｏｓβｉ＋ｙｓｉｎβｉ－ｒ０( ) 􀅰ｓｉｎβｉ (１２)
滚动轴承中共 Ｎｂ 个滚珠ꎬ所以把每个滚珠产

生的接触压力求和ꎬ故得到滚动轴承所产生的轴承

力为:

Ｆｘ ＝ ∑
Ｎｂ

ｉ ＝ １
ｆｉｘ (１３)

Ｆｙ ＝ ∑
Ｎｂ

ｉ ＝ １
ｆｉｙ (１４)

为了进一步研究转子支承方式的影响ꎬ在论文

２.３ 节将对比分析线性支承和非线性支承所引起的

响应差异.
１.３　 动力学方程

本文建立了考虑转盘质心和形心不同心ꎬ且联

轴器存在平行不对中故障的转子—滚动轴承动力

学模型ꎬ如图 ３ 所示.在模型中ꎬ左侧部件为一电

机ꎬ它与右侧转子通过联轴器连接.此处ꎬ令 ｍｒｐ为

转盘的等效质量ꎬｍｒｂＬ、ｍｒｂＲ分别为左端轴承和右端

轴承处的等效质量ꎬｋ 为转盘左右两弹性轴的刚

度ꎬｃｒｐ为转子在转盘处的阻尼系数ꎬｃｒｂ为轴承处的

阻尼系数ꎬΔＥ 为转子平行不对中量ꎬｅ 为转盘质量

偏心量ꎬｍｃ 为联轴器齿套的质量.

图 ３　 不对中转子结构图

Ｆｉｇ.３　 Ｍｉｓａｌｉｇｎｅｄ ｒｏｔｏｒ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

该模型中ꎬ共有 ６ 个自由度ꎬ分别为:转盘的横

向自由度 ｘｒｐ和竖向自由度 ｙｒｐꎬ左端轴承有横向自

由度 ｘｒｂＬ和竖向自由度 ｙｒｂＬꎬ以及右端轴承处也有

两个自由度 ｘｒｂＲ、ｙｒｂＲ .
为了得到图 ３ 中转子系统的振动方程ꎬ依据

Ｌａｇｒａｎｇｅ 方法ꎬ分别表示出系统的动能、势能和耗

散函数.

Ｔ＝ １
２
ｍｒｂＬ ｘ̇２

ｒｂＬ＋
１
２
ｍｒｂＬ ｙ̇２

ｒｂＬ＋

１
２
ｍｒｂＲ ｘ̇２

ｒｂＲ＋
１
２
ｍｒｂＲ ｙ̇２

ｒｂＲ＋

１
２
ｍｒｐ ｘ̇２

ｒｐ＋
１
２
ｍｒｐ ｙ̇２

ｒｐ (１５)

Ｖ＝ １
２
ｋ ｘｒｂＬ－ｘｒｐ( ) ２＋ １

２
ｋ ｙｒｂＬ－ｙｒｐ( ) ２＋

１
２
ｋ ｘｒｐ－ｘｒｂＬ( ) ２＋ １

２
ｋ ｙｒｐ－ｙｒｂＬ( ) ２＋

１
２
ｋ ｘｒｐ－ｘｒｂＲ( ) ２＋ １

２
ｋ ｙｒｐ－ｙｒｂＲ( ) ２＋

１
２
ｋ ｘｒｂＲ－ｘｒｐ( ) ２＋ １

２
ｋ ｙｒｂＲ－ｙｒｐ( ) ２ (１６)

φ＝ １
２
ｃｒｂＬ ｘ̇２

ｒｂＬ＋
１
２
ｃｒｂＬ ｙ̇２

ｒｂＬ＋

１
２
ｃｒｂＲ ｘ̇２

ｒｂＲ＋
１
２
ｃｒｂＲ ｙ̇２

ｒｂＲ＋

１
２
ｃｒｐ ｘ̇２

ｒｐ＋
１
２
ｃｒｐ ｙ̇２

ｒｐ (１７)

５５５
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耗散系统的 Ｌａｇｒａｎｇｅ 方程为:
ｄ
ｄｔ

∂Ｌ
∂ｑ̇ ｊ

æ

è
ç

ö

ø
÷ －∂Ｌ

∂ｑ ｊ
＋∂φ
∂ｑ̇ ｊ

＝Ｑ ｊ (１８)

其中ꎬＬ 为 Ｌａｇｒａｎｇｅ 函数ꎬＬ ＝ Ｔ－ＶꎬＴ 为系统总动

能ꎬＶ 为系统的势能ꎬＱ ｊ 是广义力.
将式(１５) ~ (１７)代入式(１８)ꎬ方程如下:
ｍｒｂＬｘｒｂＬ＋ｃｒｂ ｘ̇ｒｂＬ＋ｋ ｘｒｂＬ－ｘｒｐ( ) ＝ＦｘＬ

ｍｒｂＬ ｙ̈ｒｂＬ＋ｃｒｂ ｙ̇ｒｂＬ＋ｋ(ｙｒｂＬ－ｙｒｐ)＝ ＦｙＬ－ｍｒｂＬｇ

ｍｒｐ ｘ̈ｒｐ＋ｃｒｐ ｘ̇ｒｐ＋ｋ(ｘｒｐ－ｘｒｂＬ)＋ｋ(ｘｒｐ－ｘｒｂＲ)

＝ －２ｍｃΔＥω２ｓｉｎ２ωｔ＋ｍｒｐｅω２ｃｏｓωｔ

ｍｒｐ ｙ̈ｒｐ＋ｃｒｐｙｒｐ＋ｋ(ｙｒｐ－ｙｒｂＬ)＋ｋ(ｙｒｐ－ｙｒｂＲ)

＝ －２ｍｃΔＥω２ｃｏｓ２ωｔ＋ｍｒｐｅω２ｓｉｎωｔ－ｍｒｐｇ

ｍｒｂＲ ｘ̈ｒｂＲ＋ｃｒｂ ｘ̇ｒｂＲ＋ｋ(ｘｒｂＲ－ｘｒｐ)＝ ＦｘＲ

ｍｒｂＲ ｙ̈ｒｂＲ＋ｃｒｂ ｙ̇ｒｂＲ＋ｋ(ｙｒｂＲ－ｙｒｐ)＝ ＦｙＲ－ｍｒｂＲｇ

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ï
ïï

(１９)

其中ꎬＦｘＬ、ＦｙＬ、ＦｘＲ、ＦｙＲ分别为左右两端轴承所提供

的轴承力.由于不对中力对靠近联轴器的转盘影响

较大ꎬ所以将其加载在转盘上[１３] .

２　 不对中转子系统的仿真与分析

２.１　 含不对中￣不平衡故障的转子系统动力学特性

根据参考文献[１４]ꎬ本文中转子系统的主要参

数如下:ｍｒｐ ＝ ３２.１ｋｇꎬｍｒｂＬ ＝ｍｒｂＲ ＝ ４ｋｇꎬｍｃ ＝ ２.６１ｋｇꎬ
ｋ＝２.５×１０７Ｎ / ｍꎬｃｒｐ ＝２１００Ｎ􀅰ｓ / ｍꎬｃｒｂ ＝ １０５０Ｎ􀅰ｓ / ｍꎬ
ｅ＝０.０１ｍｍ.同时ꎬ本文所使用的型号为 ＪＩＳ６３０６ 滚

动轴承的相关参数如表 １ 所示.
表 １　 ＪＩＳ６３０６ 滚动轴承

Ｔａｂｌｅ １　 ＪＩＳ６３０６ ｒｏｌｌｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇｓ

Ｒ(ｍｍ) ｒ(ｍｍ) Ｎｂ ｃｂ (Ｎ / ｍ
３
２ ) ＢＮ

６３.９ ４０.１ ８ １３.３４×１０９ ３.０８

当齿式联轴器运行状态良好时ꎬ即系统中未出

现不对中故障ꎬ利用龙格库塔法ꎬ通过数值仿真得

到了系统的幅频曲线ꎬ如图 ４ 所示.此时ꎬ转子系统

的临界转速约为 １１１８ｒａｄ / ｓ.
为了进一步分析联轴器不对中程度对转子振

动响应的影响规律ꎬ分别取不对中量 ΔＥ 为 ０.
２ｍｍ、０.４ｍｍ、０.６ｍｍ.在保持其他参数不变的情况

下ꎬ系统幅频曲线的变化规律如图 ４ 所示.
对比图 ４ 中有无不对中故障时转子的动力学

特性可以发现ꎬ由于考虑联轴器不对中故障ꎬ当转

速约达到系统的二分之一临界转速时ꎬ幅频特性曲

线中会存在一种突起现象ꎬ且该突起幅度会随着不

对中量的增加而趋于增大.由此可见ꎬ在临界转速

约二分之一处ꎬ会存在一个不稳定区域ꎬ在这个区

域中转盘的横向位移会快速加剧ꎬ如图 ４ 所示的阴

影区域.观察这个不稳定区域可以发现ꎬ当不对中

量 ΔＥ 等于 ０.４ｍｍ 和 ０.６ｍｍ 时ꎬ转子系统在不稳定

区域中产生的最大的横向位移超过了到达临界转

速时产生的横向位移.

图 ４　 不同不对中情况下转速￣横向位移关系

Ｆｉｇ.４　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ￣ｌａｔｅｒａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｉｎ ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

此外ꎬ在这个不稳定区域中ꎬ转子系统最大横

向位移所对应的转速ꎬ会随着不对中量的增加而逐

渐提高ꎬ即呈现出一种向后漂移的物理现象.当不

对中量为 ΔＥ ＝ ０.２ｍｍ 时ꎬ在不稳定区域内会出现

更为明显的非稳定跳跃现象.总体说来ꎬ联轴器不

对中程度将直接影响转子系统动力学响应中可能

存在的非稳定区域范围及其对应的转速.
为了分析不对中与对中转子系统间频率有何不

同ꎬ故选取转速为 １０００ｒａｄ / ｓꎬ不对中量为 ΔＥ ＝ ０ｍｍ
和 ΔＥ＝０.４ｍｍꎬ得到转子系统的幅频图如图 ５、６ 所示.

６５５
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图 ５　 不同不对中量下转盘的频谱图

Ｆｉｇ.５　 Ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｐｌｏｔ ｏｆ ｄｉｓｃ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

对比图 ５ 可以看出ꎬ不对中的产生会导致转子

出现一个二倍频.
２.２　 联轴器参与振动的质量对转子动力学特性的影响

平行不对中转子系统在高速运转时ꎬ会产生一

个不对中力ꎬ大小为 ＦＯ′ ＝ －２ｍｃΔＥω２ .虽然联轴器

质量 ｍｃ 是确定的ꎬ但是当联轴器在高速旋转过程

中ꎬ由于故障所引发的振动的偏差、不稳定ꎬ使得真

正参与到不对中故障中的质量却不一定是整体的

质量ꎬ为此ꎬ可以研究联轴器参与振动的质量对系

统响应的影响.因此本小节讨论在不对中量为 ΔＥ
＝ ０.６ｍｍꎬ分别取联轴器参与的质量百分比为

４０％、６０％、８０％时ꎬ随着转速的增加ꎬ转子横向位移

ｘｒｐ的变化趋势如图 ６ 所示.

图 ６　 不同联轴器参与质量情况下转速￣横向位移关系

Ｆｉｇ.６　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ￣ｌａｔｅｒａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｉｎ ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｑｕａｌｉｔｙ ｏｆ ｐａｒｔｉｃｉｐａｔｉｏｎ

从图 ６ 可以看出ꎬ阴影区域为不稳定区域.随
着联轴器参与振动质量的增加ꎬ转速达到二分之一

临界转速时产生的横向位移越来越大.在联轴器比

重取 ６０％、８０％时ꎬ转盘在转速达到约二分之一临

界转速时产生的横向位移ꎬ超过了转速到达临界转

速产生的横向位移.此外ꎬ不稳定区域中的最大横

向位移ꎬ随着质量百分比的增加ꎬ对应的转速也逐

渐增大.
２.３　 弹性支承方式对转子动力学特性的影响

为了进一步揭示转子系统动力学响应中非稳

定区域的产生机理ꎬ本节从转子支承方式的角度出

发ꎬ对比研究滚动轴承和等效线性支承下系统的振

动特性.基于系统临界转速不变的条件下ꎬ建立其

等效线性支承模型.从图 ４ 中可以得到:在滚动轴

承下ꎬ无不对中故障转子系统的临界转速约为

１１１８ｒａｄ / ｓꎬ若找出一线性支承代替该滚动轴承ꎬ使
其系统临界转速达到 １１１８ｒａｄ / ｓ 时ꎬ该线性支承的

刚度就是滚动轴承的等效刚度.通过仿真分析ꎬ得出

在该动力学系统中滚动轴承的等效刚度为 ｋｅ ＝１.０５×

１０８Ｎ / ｍ.系统在滚动轴承和线性支承下ꎬ随着转速的

增加ꎬ转盘横向位移 ｘｒｐ的变化趋势如图 ７ 所示.

图 ７　 无不对中故障转子的转速￣横向位移关系

Ｆｉｇ.７　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ￣ｌａｔｅｒａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｉｎ

ｎｏ ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ ｒｏｔｏｒ

对比图 ７ 中两支承下的图可以看出ꎬ在超过临

界转速后ꎬ滚动轴承系统的转盘振动的横向位移会

出现跳跃现象ꎬ而这种变化就是由于滚动轴承所引

起的.
为了保持参数的一致性ꎬ仍令联轴器不对中量

为 ０.２ｍｍ、０.４ｍｍ、０.６ｍｍꎬ并采用线性支承ꎬ分析在

不同的不对中量条件下ꎬ转盘随着转速的增加ꎬ横
向位移 ｘｒｐ的变化情况如图 ８ 所示.

对比图 ４ 和图 ８ 发现ꎬ当不对中量为 ０.２ｍｍ
时ꎬ在线性支承下ꎬ当转速超过约二分之一临界转速

后ꎬ转盘的横向位移并未出现跳跃现象ꎬ而在滚动轴

承下ꎬ在转速超过不稳定区域中的最大横向位移后ꎬ
转盘的横向位移出现了较为明显的跳跃现象.由此

可以说明ꎬ滚动轴承相对于线性支承而言ꎬ会一定

７５５
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程度上减小不稳定区域的转速范围.与滚动轴承相

类似的是ꎬ当采用线性支承时ꎬ在不对中量分别为

０.２ｍｍ、０.４ｍｍ 和 ０.６ｍｍ 等工况下ꎬ二分之一临界

转速处的横向位移大于临界转速的横向位移ꎬ且该

处的横向位移随着不对中量的增加而增加.

图 ８　 线性支承下不同不对中情况下转速￣横向位移关系

Ｆｉｇ.８　 Ｒｅｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ￣ｌａｔｅｒａｌ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｉｎ ｔｈｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ ｉｎ ｌｉｎｅａｒ ｓｕｐｐｏｒｔ

此外ꎬ对比滚动轴承可以发现ꎬ在线性支承下ꎬ
不稳定区域的最高点处的转速ꎬ并未随着不对中量

的增加而改变.由此可以得出ꎬ滚动轴承的非线性

因素ꎬ会导致转子系统的不稳定区域随着不对中量

的增加产生向后移动的现象ꎬ而这种现象的产生主

要就是因为滚动轴承力中的非线性系数随着不对

中量的增加而增加.

３　 结论

本文以含齿式联轴器的单盘柔性转子系统为

研究系统ꎬ讨论了在不对中￣不平衡耦合故障下ꎬ不
对中程度、联轴器参与系统振动的质量、支承条件

对转子系统的动力学行为的影响规律ꎬ得到以下主

要结论:
(１)由于不对中故障ꎬ转盘在转速达到约二分

之一临界转速的时候ꎬ横向位移会出现一个突起的

部分ꎬ即不对中故障的出现使系统在二分之一临界

转速的附近产生一个不稳定区域.在这个不稳定区

域中ꎬ随着转速的增加ꎬ转盘产生的最大的横向位

移会逐渐超过临界转速的横向位移.由此可见ꎬ不
对中会使系统在二分之一临界转速这个区域引起

较为剧烈的振动ꎬ因此转子系统在运转时需尽量避

开这个区域内的转速.
(２)对比线性支承与滚动轴承可以发现ꎬ滚动

轴承中滚道和滚珠所产生的接触非线性ꎬ会使转盘

在不稳定区域中产生的最大横向位移所对应的转

速随着不对中的增加而增加ꎬ也就是随着不对中量

的增加ꎬ转盘的不稳定区域的转速会逐渐后移.此
外ꎬ滚动轴承下ꎬ超过不稳定区域中最大的横向位

移后ꎬ会出现跳跃现象.
(３)对比联轴器参与振动的质量不同ꎬ可以看

出百分比越大ꎬ转盘在不稳定区域的振动越剧烈.
进而影响转子系统的平稳运行.
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８ 万召ꎬ荆建平ꎬ孟光ꎬ等. 弹性联轴器不对中转子￣轴承
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合作用下柔性转子￣滚动轴承系统动力学分析与实验.
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Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇꎬ ２００７ꎬ２０(４):３６１~３６８ (ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ))

１４　 陈果ꎬ李成刚ꎬ王德友. 航空发动机转子￣滚动轴承￣支
承￣机匣耦合系统的碰摩故障分析与验证. 航空动力
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