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摘要 多盘转子系统由于滚动轴承非线性以及装配或运行过程中产生的不对中等因素,容易引起系统复杂

的非线性振动问题.本文设计了多盘转子-轴承实验台,考虑轴承 Hertz接触、间隙、变柔度(varying
 

com-

pliance,VC)振动,建立了14个自由度的转子-轴承-联轴器不对中系统的动力学模型,分析了动力学模型

的振动响应及非线性共振特性.数值和实验研究表明了系统动力学模型的有效性,由于轴承VC激励和联轴

器不对中激励,系统存在多个共振区域,在一阶主共振前存在由滚动轴承引起的VC接触共振,以及不对中

故障激起的2倍超谐共振,系统主共振表现为硬刚度非线性特性.

关键词 转子-轴承系统, 不对中, VC振动, Hertz接触, 非线性振动
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Abstract Multi-disks
 

rotor
 

systems
 

are
 

prone
 

to
 

complex
 

nonlinear
 

vibration
 

issues
 

caused
 

by
 

the
 

non-
linearities

 

of
 

rolling
 

bearing
 

and
 

misalignment
 

faults
 

during
 

assembly
 

or
 

operation.
 

This
 

article
 

presents
 

a
 

multi-disks
 

rotor-bearing
 

experimental
 

platform,
 

considering
 

bearing
 

Hertz
 

contact,
 

clearance,
 

varying
 

compliance
 

(VC)
 

vibration,
 

and
 

misalignment
 

of
 

couplings.By
 

using
 

the
 

lumped
 

mass
 

method,
 

a
 

dy-
namic

 

model
 

of
 

a
 

14-degree-of-freedom
 

rotor-bearing-coupling
 

misalignment
 

system
 

is
 

established
 

to
 

ana-
lyze

 

the
 

vibration
 

response
 

and
 

nonlinear
 

resonance
 

characteristics.Numerical
 

and
 

experimental
 

studies
 

have
 

validated
 

the
 

effectiveness
 

of
 

the
 

dynamic
 

model.Due
 

to
 

the
 

excitation
 

of
 

bearing
 

VC
 

and
 

coupling
 

misalignment,
 

the
 

system
 

exhibited
 

multiple
 

resonance
 

regions.
 

These
 

included
 

the
 

contact
 

resonance
 

caused
 

by
 

rolling
 

bearing-induced
 

VC
 

before
 

the
 

first-order
 

primary
 

resonance,
 

as
 

well
 

as
 

2-times
 

sub-
harmonic

 

resonance
 

caused
 

by
 

misalignment
 

faults.The
 

main
 

response
 

of
 

the
 

system
 

exhibited
 

nonlinear
 

characteristics
 

of
 

high
 

stiffness.
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引言
  

转子-轴承系统为燃气轮机、航空发动机等大

型旋转机械的核心构件,其动力学特性直接影响旋

转机械的性能、可靠性、寿命及安全,因此分析其动

力学特性具有重要意义.滚动轴承支承的转子系

统,存在 Hertz接触、间隙、变柔度(varying
 

com-

pliance,VC)等非线性因素[1-5],导致系统在一些不

合适的装配参数下会出现非常复杂的动力学行为,

如振动突跳、双稳态、超谐、亚谐、概周期、混沌运动

等[3-8].工程中旋转机械的转子-轴承结构系统往

往由多个部件构成,在装配或运行过程中容易产生

不对中故障,对含不对中故障的转子-滚动轴承系

统的动力学行为更为复杂[9-13].
国内外已有大量学者对滚动轴承支承的转子

系统动力学展开过研究,轴承力模型主要为2自由

度拟静力学模型[14].虽然一些学者考虑了3自由

度[15],甚至5自由度[16,17]的轴承力模型,但对于转

子横向振动问题,2自由度轴承力模型也能较好模

拟转子横向振动[18,19],且利于理论分析,因此该轴

承力模型被广泛采用.对转子-滚动轴承系统的动

力学研究,根据是否考虑转子不平衡力,可分为平

衡转子-轴承系统和非平衡转子-轴承系统.
  

对于平衡转子-轴承系统,主要研究轴承滚动

体VC激励下系统的动力学特性.白长青等[2]应用

Floquet理论分析了不同间隙下轴承转子系统周期

解的稳定性,发现系统存在3种周期解失稳方式.
Harsha[8]利用 Newmark-β法求解了刚性平衡转

子-轴承系统的非线性响应,发现径向间隙对系统

动力学的影响很大.Fukata等[20]较早研究了2自

由度平衡转子-轴承系统的动力学特性,指出系统

在主共振区间具有拍振及类混沌运动现象.Mevel
等[4]通过数值和实验研究了平衡转子-轴承系统

通向混沌的道路,发现系统存在倍周期分岔和概周

期运动进入混沌.Zhang等[3,5]结合谐波平衡法与

徐皆苏方法,分析了球轴承-刚性平衡转子系统变

柔度接触共振的分岔与滞后行为,揭示系统复杂运

动产生及演化的机理.王亚佳等[18]建立了含局部

缺陷故障的高速列车轴承-轴箱-车辆耦合动力

学模型,分析了轨道不平顺、车轮失圆等轮轨激励

对轴箱轴承故障振动响应的影响.
  

对于非平衡转子-滚动轴承系统,研究人员主

要分析不平衡激励及轴承 VC激励联合作用下系

统的动力学特性.陈果[9]针对航空发动机整机振动

故障问题,建立了一种通用的双转子-滚动轴承-
机匣耦合动力学模型.Bai等[1]通过数值和实验研

究了球轴承-柔性转子系统的非线性动力学响应,

发现轴承非线性会导致系统出现1/2亚谐共振,给
转子带来较大的振动和噪声.Zhang等[17]建立了5
自由度轴承力模型的非平衡转子系统的动力学模

型,研究了系统参数对系统稳定性的影响.侯磊[19]

研究了机动载荷对航空发动机转子-轴承系统动

力学的影响,发现机动载荷,不仅使系统出现1/2
亚谐共振,还可能出现1/3、1/4亚谐共振,并且机

动载荷、不平衡激励、VC激励共同作用下还可能

出现更复杂的动力学现象.非平衡转子-滚动轴承

系统的动力学研究已有大量文献,这里不再详述,

但需要指出的是以转子不平衡运动为取样周期画

分岔图时,系统表现为概周期运动,原因是轴承

VC激励与转子不平衡激励通常为非公约小数倍

关系,导致系统为一种多频概周期激励系统,因此

分岔图或Poincaré图表现为概周期运动.
  

近几年,很多学者对含故障的转子-轴承系统

的动力学问题展开了研究.不对中作为一种常见的

故障,也得到了广泛研究.Zhang等[21]研究了套圈

不对中对轴承转子系统固有频率的影响,发现套圈

不对中会改变轴承内部滚子的运动和受力状态,从
而影响轴承的使用寿命.王鹏飞等[22]建立了含轴

承倾斜不对中的行星轮-转子系统动力学模型,分
析了轴承不对中对系统动态特性的影响,结果表

明,变柔度振动频率幅值增大,系统振幅降低.对含

不对中故障的转子-轴承系统,系统振动响应频率

的2、3、4等倍频成分(以2倍频为主)已作为工程

中不对中故障的判别准则[9,23-27].然而过去学者们

主要对含不对中故障的转子-滚动轴承系统的非

线性响应特征进行分析,很少有文献对系统的共振

特性进行研究.
  

本文首先设计一个多盘的转子-滚动轴承实
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验台;然 后 考 虑 轴 承 座 弹 性 变 形,滚 动 轴 承 的

Hertz接触非线性、间隙非线性、VC振动,以及套

齿联轴器不对中故障,采用集中质量法,利用牛顿

第二定理建立实验系统的动力学模型;最后利用

Runge-Kutta数值积分方法求得系统在不同转速

下的响应,并与实验测试信号进行比较,分析滚动

轴承VC激励及联轴器不对中激励联合作用下系

统一阶主共振前的共振特性.

1 多盘转子-滚动轴承实验系统

1.1 实验台简介
  

设计了如图1所示的多盘转子-滚动轴承实

验系统,包括多盘转子-轴承实验台、动力驱动设

备、测试设备.实验台的转子结构由3个刚性盘组

成,实验台的两端设计为2个可调支座,每个支承

座通过丝杆微调上下左右的位置,从而实现转子系

统对中度的调节.支轴承为SKF6205深沟球轴承,

参数见表1.转子与电机的联轴器为套齿联轴器.
各盘边缘截面处均匀分布小螺纹孔,以便对转子进

行动平衡以及不平衡量控制.

图1 多盘转盘-轴承试验台

Fig.1 Test
 

rig
 

of
 

multi-discs
 

rotor-bearing
 

system

表1 SKF6205球轴承参数
Table

 

1 Parameters
 

of
 

SKF6205
 

ball
 

bearing
 

轴承参数 取值

滚动体数目Nb 9

滚动体直径Db/mm 7.92

内滚道直径di/mm 30.86

外滚道直径do/mm 46.78

初始径向游隙2δ0/μm 20
  

实验台动力驱动设备为高性能西门子伺服电

机,电机最大转速为12
 

000
 

r/min,升降加速度设置

为100
 

rad/s2.数据采集系统为DEWESOFT
 

7.0数

据采集系统,最大采样频率为200
 

kHz,动态采样

频率设置为16
 

384
 

Hz.为获得转子系统各位置的

振动信息,选用10个高精度电涡流传感器,将其分

别安装在各盘以及轴承座附近,测量系统径向面内

的振动位移信号,电涡流传感器的灵敏度系数为

10
 

V/mm,分辨率为0.1
 

μm.图2给出了多盘转

子-轴承系统振动位移的测试原理图,利用西门子

伺服电机控制系统进行转速控制,在不同转速下稳

定采样30
 

s,获得各转速下系统的位移响应.

图2 多盘转子-轴承系统振动位移测试原理图

Fig.2 Schematic
 

diagram
 

measuring
 

of
 

vibration
 

displacement
 

for
 

rotor-bearing
 

system

1.2 系统固有频率及阻尼比

通过锤击试验获得系统的固有频率及阻尼比

系数,图3为系统自由衰减响应信号的频谱图及时

间历程.通过数据采集系统的模态试验分析,可获

得系统前两阶固有频率及阻尼比,fn1=51.88
 

Hz、

fn2=176.39
 

Hz、δ1=0.032、δ2=0.017,并假设系

统的阻尼为比例阻尼[3],即:

C=α0M +α1K (1)
式中M、K、C 分别为系统质量、刚度、阻尼矩阵,α0

和α1 为常系数,通过下式:

α0=
2fn1fn2δ1fn2-δ2fn1  

f2
n2-f2

n1

,

α1=
2δ2fn2-δ1fn1  

f2
n2-f2

n1

(2)

可求得α0=0.86,α1=9.42×10-5,从而可获得系

统的阻尼系数矩阵.
 

由于转子重力作用下,滚动轴承支承系统的刚

度在水平和竖直方向呈现非对称,因此系统的一阶

固有频率为51.88
 

Hz和55.24
 

Hz.
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图3 锤击测试获得系统自由衰减响应信号
Fig.3 Damped

 

free
 

vibration
 

response
 

signal
 

obtained
 

by
 

hammer
 

test

2 多盘转子-轴承系统动力学模型
  

由于多盘转子结构为左右对称的整体锻造转

子,各盘较厚,因此我们忽略各盘陀螺力矩,采用集

中质量法建立系统的动力学模型.多盘转子-轴承

实验台的简化模型如图4所示,其相关几何参数和

物理参数见表2.将坐标系原点设在右侧轴承座几

何中心,假设两轴承座质心以及中间盘两侧各盘和

轴段的质心与几何中心重合;转子系统经动平衡后

在中间盘的螺纹孔添加不平衡质量,并假设各轴段

的质量集中在相应盘的质心及左右轴颈位置;设

X=[xr,yr,x1,y1,x2,y2,x3,y3,x4,y4,x5,y5,

xl,yl]T 表示右侧轴承座及右轴颈、中间各盘、左
侧轴承座及左轴颈在水平和竖直方向相对于

表2 转子-轴承系统结构参数
Table

 

2 Parameters
 

of
 

the
 

rotor-bearing
 

system

参数 取值 参数 取值

l1/mm 105 d1/mm 30

l2/mm 93 d2/mm 180

l3/mm 74 d3/mm 35

l4/mm 60 d4/mm 290

l5/mm 74 d5/mm 35

l6/mm 93 d6/mm 180

l7/mm 105 d7/mm 30

mc/kg 0.5 Δl/μm 170

mr/kg 8.2 kr/(N/m) 4.7×108

ml/kg 8.2 kl/(N/m) 4.7×108

E/GPa 210 k1/(N/m) 3.12×107

υ 0.27 k2/(N/m) 4.74×107

ρ/(kg/m
3) 7850 k3/(N/m) 4.74×107

Cb/(N/m
3/2) 3.58×109 k4/(N/m) 3.12×107

me/g 10 re/mm 140

坐标原点的位移;由于实验台的联轴器为套齿联轴

器,这里仅考虑系统存在平行不对中故障,如图5
所示,其力学模型参考文献[9].

图4 多盘转子-轴承系统联轴器不对中简化模型

Fig.4 Simplified
 

model
 

of
 

the
 

multi-discs
 

rotor-bearing
 

system
 

with
 

misalignment

图5 联轴器不对中模型

Fig.5 Model
 

of
 

coupling
 

misalignment
  

考虑轴承径向游隙、时变刚度、Hertz接触非

线性因素,由牛顿第二定理,可以得到多盘转子-
滚动轴承-联轴器不对中系统的动力学方程:

MX
··

+CX
·
+KX=F(X,t) (3)

式中:M、K、C 分别为系统质量、刚度、阻尼矩阵,

其表达式见附录,F(X,t)为系统所受外力,包括左

右轴承力、偏心激励、不对中激励以及重力,其表达

式如下:

F(X,t)=[FXr,FYr-mrg,-FXr+Fcx,

-FYr-m1g+Fcy,0,-m2g,mereω2cos(ωt),

-m3g+mereω2sin(ωt),0,-m4g,-FXl,

-FYl-m5g,FXl,FYl-mlg]T (4)

式中FXr、FYr、FXl,FYl 分别为左右轴承在水平和

竖直方向上产生的Hertz接触力.假设:
(1)转轴和轴承内圈过盈配合,轴承外圈固定

在轴承座上;
(2)滚动体在滚道上做纯滚动运动;
(3)忽略滚动体和保持架的相互作用;

(4)忽略滚动体离心力对转子系统的作用[5,6],

可得轴承力的表达式:

FXi

FYi

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 =Cbi∑

Nbi

j=1
H δij  δ1.5

ij

cosθij

sinθij

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 ,(i=r,l)

(5)
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θij =
2πj-1  

Nbi
+Ωt (6)

δij =xicosθij +yisinθij -δi0 (7)

上式中θij、δij 分别为第i个轴承第j个滚动体的瞬

时角位置以及其与套圈的接触变形,H(δij)为Heavi-
side函数,Cbi、Nbi、Ω、2δi0 分别为第i个轴承的接触

刚度、滚动体数目、保持架转速、初始径向游隙.
方程(4)中套齿联轴器产生的不对中激励力的

表达式为[9,21]

Fcx

Fcy

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 =

2mcΔlω2cos(2ωt)

2mcΔlω2sin(2ωt)
􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 (8)

式中mc 联轴器质量,Δl为不对中量.

3 系统共振响应数值与实验对比分析
  

由公式(4)可知该系统存在3个激励频率,一
个是转轴频率f=ω/2π,即转子不平衡激励;一个

为滚动体通过频率fr=Nbfdi/di+do  ,表示滚

动体单位时间通过外圈某固定点的次数,物理过程

为滚动体与轨道之间产生频率为fr的接触碰撞 -
VC振动;还有一个是联轴器不对中产生的2倍轴

频激励,因此该系统是一个多激励的非线性系统.
实验测得转子-轴承系统的一阶固有频率为fn1=
51.88

 

Hz,由于系统中存在轴承VC激励、轮盘偏

心激励、联轴器不对中的2倍轴频激励.因此在系

统主共振前存在由滚动轴承引起的 VC接触共振

以及联轴器不对中引起的2倍超谐共振.
由于滚动轴承VC激励频率fr 与转子轴频f

存在固定关系,当轴承通过频率fr 接近fn1 时,系
统转轴频率:f=fn1(ri+ro)/(Nbri)≈14.37

 

Hz,

此时,转子和轴承座之间产生较强的接触碰撞,系统

噪声较大,出现由滚动轴承引起的VC接触共振.
图6为通过实验和数值仿真获得的系统稳定

运行状态下的VC接触共振响应的频谱图和0.5
 

s
的位移时间历程.图6(a)为实验测得的系统VC接

触共 振 的 频 谱 图,由 图 可 知,在 转 子 轴 频 为

14.25
 

Hz时,轴承通过频率为51.5
 

Hz,接近系统

一阶主共振频率,因此在轴承VC激励下出现了较

大的振动幅值.图6(b)为数值仿真的系统 VC接

触共振频谱图,由图可知,其频率成分与实验测得

的频谱吻合得很好,相应频率的幅值存在一定误

差.图6(c)和6(d)为相应转速下稳定运行0.5
 

s的

响应时间历程(图中的时间坐标无绝对意义),由图

图6 VC接触共振响应
Fig.6 VC

 

contact
 

resonance
 

responses

可知数值仿真信号与实验测量信号在相同时间内

的振动波形完全一致.
由于系统中存在联轴器不对中激励,因此当转

子轴频接近系统固有频率一半时,联轴器不对中激

励频率接近fn1,此时转子振动较大,系统发生2倍

超谐共振.
   

图7为通过实验和数值仿真获得的系统稳定

运行状态下的2倍超谐共振响应的频谱图以及

0.5
 

s的位移响应时间历程.图7(a)为实验测得的

系统2倍超谐共振频谱图,由图可知,在转子轴频

为25
 

Hz时,联轴器不对中激励频率为50
 

Hz,接
近系统一阶主共振频率,因此在2倍转子轴频下出

现了较大的振动幅值,并由于轴承非线性,出现了

fr-2f 等组合频率成分,此时轴承的 VC激励较

弱.图7(b)为数值仿真得到的系统2倍超谐共振

的频谱图,由图可知,其频率成分与实验测得的频

谱吻合很好.图7(c)和7(d)为相应转速下稳定运

行0.5
 

s的响应时间历程(图中的时间坐标同样无

绝对意义),由图可知数值仿真信号与实验测量信

号在相同时间内的振动波形完全一致,实验响应信

号存在一些噪声干扰.
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由于该转子-轴承系统左右对称,因此转子的

一阶临界转速与系统的一阶共振固有频率相等,当
转子偏心激励频率接近系统固有频率时,转子转动

角速度接近一阶进动角速度,系统失稳,出现很大

的振动.图8为实验及数值仿真的系统一阶共振的

幅频曲线(实验中主共振附近各转速稳定停留时间

较短),由图可知,实验及数值仿真的幅频曲线的主

共振区间水平和竖直方向向右倾斜,表现出硬弹簧

特性,这主要是由于系统支承轴承3/2次非线性在

偏心激励下产生的共振行为.系统主共振前存在滚

动轴承引起的VC共振,联轴器不对中引起的2倍

超谐共振,数值幅频曲线与实验结果吻合较好.综
上,该非线性动力学模型能较准确的反映该实验系

统在一阶主共振的振动特性.

图7 2倍超谐共振响应

Fig.7 2-super-harmonic
 

resonance
 

responses

图8 转子系统的幅频曲线

Fig.8 Frequency-amplitude
 

curves
 

of
 

rotor
 

system

4 结论
  

本文对联轴器不对中的多盘转子-滚动轴承

系统的动力学进行了分析,通过设计一个3-盘转

子-滚动轴承实验台,考虑滚动轴承的 Hertz接触

非线性、间隙非线性、VC振动,以及联轴器不对中

故障,采用集中质量法,利用牛顿第二定理建立14
个自由度的转子-轴承-联轴器不对中系统的动

力学模型.由于该系统为多激励非线性系统,包含

滚动轴承VC激励、联轴器不对中2倍轴频激励、
转子偏心激励,导致系统在一阶主共振前存在VC
接触共振以及2倍超谐共振,数值仿真的VC接触

共振及2倍超谐共振的位移响应和频谱图与实验

结果吻合较好.同时由于支承轴承的3/2次 Hertz
接触非线性,导致系统一阶主共振表现出硬弹簧特

性,数值幅频曲线与实验幅频曲线吻合较好.实验

和数值结果证明了该系统动力学模型的正确有效

性,也表明滚动轴承非线性以及联轴器不对中故障
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会导致系统出现多个共振区域,导致系统复杂的振

动特性.
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0 0 0 0 0 -c3 0 c2+c3 0 -c3 0 0 0 0

0 0 0 0 0 0 -c3 0 c3+c4 0 -c4 0 0 0

0 0 0 0 0 0 0 -c4 0 c3+c4 0 -c4 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0 -c4 0 c4 0 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 c4 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 cl 0

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 cl
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