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热致轴向窜动引发的双盘转子扭转振动分析
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摘要　以航空发动机整机系统的结构特点及复杂的运行环境为研究背景，运用Ｌａｇｒａｎｇｅ方法建立双盘转子

在不平衡激励和轴向窜动影响下的弯扭耦合动力学模型；针对温度非均匀分布以及热膨胀性质引起的转轴

轴向窜动，导出转／静盘面接触时环带面摩擦力与摩擦力矩表达式；最后采用４阶Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ方法对系统

进行数值求解．对系统进行动力学分析的结果表明，对于非对称双盘转子结构，热膨胀所积蓄的温度内力引

发的转子轴向窜动将改变转子系统的固有特性，所产生转静件盘面环带面摩擦力与力矩，是造成转轴扭转

振动的关键因素之一．
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引言

转子系统是航空发动机等高速旋转机械中的

核心部件，在工作状态下往往处于高温、高压、时变

温度场以及多场耦合下的复杂环境，同时受到工艺

水平的限制转子系统本身也常常存在着诸如不平

衡、不对中等问题，致使转子系统产生不同程度的

振动．因此转子系统作为发动机研发工作的主体，
对其振动特性的分析，及其合理的结构设计以及有

效的理论分析在发动机设计与故障排除中都是必

不可少的［１－５］．
转子碰摩行为是由其他故障所引起的常见次

生故障，伴随转静件碰撞－摩擦－形变耦合的复杂
动力学过程，则使转子振动异常、转静件磨损、重则

会导致转轴扭曲形变、转轴永久热弯曲，甚至破机

械破坏失效的重大安全事故．因此对转子系统碰摩
振动问题的研究，了解发动机整机振动的动力学特

性具有重要的意义．
扭转振动是旋转机械的典型动力学现象之一，

也是转子动力学学科研究领域的主要分支之一．对
于实际工程问题中的等截面杆件以及等截面细长

构件，当它所受到的外力作用在垂直于杆件（细长

体构件）轴线平面内的力偶作用时，杆件将发生扭

转变形．对于横截面为圆的发动机转子系统的主
轴，当发生扭转形变时，转轴的物理性质和横截面

几何形状仍旧保持规则性与对称性，在动力学建模

与求解上可以适当的进行简化处理并运用材料力

学的相关方法予以分析．
迄今为止，国内外学者已对转子系统的扭转振

动进行了大量的研究工作．大量实验与理论研究工
作表明发动机转子系统的主轴系扭转振动的危害

主要表现为以下三个方面：激励扭矩频率接近系统

的某阶固有频率时产生共振并破坏轴系；激励扭矩

突变时将在转轴局部产生过大扭振冲击应力，损坏

轴系；轴系长期承受复杂的不平衡扭矩作用，致使

轴系发生扭振疲劳破坏［６－８］．文献［９］研究了温度
分布对汽轮发电机组转子扭转振动的影响，计算了

考虑温度分布后轴系扭振各阶固有频率以及相应

的变化情况，分析了这些变化对轴系安全的影响．
文献［１０］研究了冲击力矩作用下转子的扭转振
动．复杂的温度环境将产生结构形变并引发多样的
激振力，引起整机不同形式的振动，如弯曲振动、扭

转振动、拉压振动、回转涡动以及复杂的耦合振

动［１１］．
本文考虑非均匀温度环境所带来的影响，在文

献［１２－１３］建立热膨胀引发的转／静件挤压面摩



第２期 潘健智等：热致轴向窜动引发的双盘转子扭转振动分析

擦力模型的基础上，对文献［１４］的转子动力学模
型进行简化，建立温度非均匀分布环境中双盘转子

－支承动力学模型；将 Ｈｅｒｔｚ点接触挤压模型改进
为环带面接触挤压模型，用以表征轴向窜动引发的

环带面接触摩擦过程，建立转／静件挤压引发的面
摩擦力与面摩擦矩动力学模型，随后将全周面摩擦

力与摩擦扭矩作用引入双盘转子系统的弯扭耦合

振动，并分析其产生的影响；采用数值积分法研究

了面摩擦作用下双盘转子系统的动力学特征．最后
阐明了新模型对于研究分析转子摩擦故障的可行

性和针对性．新模型反映了实际的转子结构及其运
行特征并且能够较好地适应现有的基础理论与计

算方法，减少计算工作量与计算误差；为发动机转

子系统故障诊断、维修与结构优化奠定理论基础．

１　盘面摩擦力与摩擦力矩

考虑到发动机转子的结构非对称性以及固有

的制造误差，假设两转盘所在的位置将整个转轴分

为三个不等长轴段，如图１所示，各轴段长度分别
为ｌ１，ｌ２和ｌ３，且ｌ＝ｌ１＋ｌ２＋ｌ３；设转子的左、右轴承
处等效支承刚度为ｋｂ，质量为 ｍｂ１与 ｍｂ２；转子自转
转速为Ω；转轴面二次极矩为 Ｉｐ，剪切模量为 Ｇ，杨
氏模量为Ｅ，转轴截面径向惯性主矩为 Ｉ；转盘 ｉ（ｉ
＝１，２）处的等效质量为 ｍｒｉ，偏心距为 ｅｉ，转盘 ｉ的
半径为 Ｒｉ；转动惯量为 Ｉｉ，封严内半径可近似为
Ｒｓｅａｌ；以左端轴承处集中质量为中心，建立笛卡尔坐
标系ｏ－ｘｙｚ，ｘｙ平面平行于转盘平面，ｏｚ轴与转轴
中线重合．

图１　双盘转子轴承系统的扭转振动模型

Ｆｉｇ．１　Ｍｏｄｅｌｏｆｄｏｕｂｌｅｄｉｓｋｒｏｔｏｒｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ

ｆｏｒｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎ

由于温度的非均匀性，使得高速运转的转子系

统产生非均匀温度应力，导致转盘产生由高温部分

向低温部分的轴向窜动，且窜动位移量与转、静件

初始轴向间隙往往为同一个量级，严重情况下会产

生转静子盘面挤压．在计算盘面摩擦力与力矩时，

不考虑扭转振动、弯曲振动与拉压振动之间的耦合

关系．

图２　面接触摩擦示意图

Ｆｉｇ．２　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｓｕｒｆａｃｅｃｏｎｔａｃｔｒｕｂｂｉｎｇ

在前述假设下，轴向碰摩近似为两平面的接触

挤压，轴向单位面积接触等效刚度 ｋａ为一个与材
料属性有关的常量，摩擦系数为 μ．由文献［１２－
１３］分析可知，受温度环境的影响，转子主轴在热膨
胀作用下将产生窜动位移，使得盘面将朝向低温段

方向窜动．盘处产生的挤压量 δｉ≥０时，发生轴向
环带面接触，其中阴影部分 Ｓ＝｛（ｕ，φ）｜０≤φ≤
２π，Ｄ２≤ｕ≤Ｄ１｝为接触面或挤压面．在图２所示的

转盘随体极坐标架 Ｏｒｕφ下，Ｄ２与 Ｄ１为对应的内
外边界方程，微元ｄｓ的速度包含三部分：随转盘质
心的刚体平动速度 ｖｔｒａｎ、随转盘自转的速度 ｖｒｏｔｏ和

盘面扭转速度 ｖｔｏｒｓ，微元总速度 ｖｄｓ在惯性坐标系 ｏ
－ｘｙｚ下的形式为：
ｖｄｓ＝ｖｔｒａｎ＋ｖｒｏｔｏ＋ｖｔｒｏｓ＝ｖｄｓｘｅｘ＋ｖｄｓｙｅｙ （１）

其中

ｖｒｏｔｏ＝－ｕΩｓｉｎφｅｘ＋ｕΩｃｏｓφｅｙ
ｖｔｒａｎ＝ｘｒｉｅｘ＋ｙｒｉｅｙ

ｖｔｏｒｓ＝－ｕθ
·

ｉｓｉｎφｅｘ＋ｕθ
·

ｉｃｏｓφｅ
{

ｙ

（２）

则

ｖｄｓｘ＝ｘｒｉ－ｕ（Ω＋θ
·

ｉ）ｓｉｎφ

ｖｄｓｙ＝ｙｒｉ＋ｕ（Ω＋θ
·

ｉ）ｃｏｓ
{ φ

（３）

根据 Ｈｅｒｔｚ椭球接触相关理论，将正压力近似

为挤压量的
３
２次方，当δｉ≥０时作用在微元ｄｓ上的

轴向摩擦力分量ΔＦｘｉ与ΔＦｙｉ为：

ΔＦｘｉ＝－μｋａ｜δｉ｜
３
２
ｖｄｓｘ
‖ｖｄｓ‖

ΔＦｙｉ＝－μｋａ｜δｉ｜
３
２
ｖｄｓｙ
‖ｖｄｓ










‖

（４）

由于盘面接触而附加在盘心上的轴向环带面

１７１
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摩擦力分量为：

Ｆｘｉ＝∫
２π

０∫
Ｄ１ｉ

Ｄ２ｉ
ΔＦｘｉｄｕｄφ

Ｆｙｉ＝∫
２π

０∫
Ｄ１ｉ

Ｄ２ｉ
ΔＦｙｉｄｕｄ

{ φ

（５）

面摩擦产生的作用在转盘 ｉ中心上的摩擦扭矩 Ｍｚｉ
为：

Ｍｚｉ＝∫
２π

０∫
Ｄ１

Ｄ２
（ΔＦｘｉｓｉｎφ＋ΔＦｙｉｃｏｓφ）ｕ

２ｄｕｄφ

（６）
其中：

Ｄ１（φ）＝Ｒｒｉ
Ｄ２（φ）＝－ｘｒｉｃｏｓφ－ｙｒｉｓｉｎφ＋

　 ｘｒｉｙｒｉｓｉｎ２φ－ｘ
２
ｒｉｓｉｎ

２φ－ｙ２ｒｉｃｏｓ
２φ＋Ｒ２槡

{
ｓｅａｌ

（７）

这里ｖｔｒａｎ＝ｘｒｉｅｘ＋ｙｒｉｅｙ为发生面接触处的转盘
中心速度，是由于转盘的不平衡量在转动时引发的

偏心周期激励所产生．

２　双盘转子扭转振动动力学建模

为研究转轴扭转振动，将转盘与轴承处的相对

转角变化 θ１和 θ２取为扭转模型的广义坐标，如图
３所示，系统扭转振动的动能：

Ｔ＝１２Ｉ１θ
·２
１＋
１
２Ｉ２θ

·２
２ （８）

图３　转盘扭转角坐标

Ｆｉｇ．３　Ｔｏｒｓｉｏｎａｎｇｌｅｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｏｆｔｈｅｉｔｈｄｉｓｋ

轴段扭转刚度反比于轴段的长度，即各轴段扭

转刚度ＫＴｎ＝
ＧＩｐ
ｌｎ
，ｎ＝１，２，３为轴段编号；ｃ１与ｃ２为

两转盘处的等效阻尼，通常可以比例阻尼近似；系

统势能和耗散能分别为：

Ｕｔｏｒ＝
ＧＩｐ
２ｌ１
θ２１＋
ＧＩｐ
２ｌ２
（θ１－θ２）

２＋
ＧＩｐ
２ｌ３
θ２２ （９）

Ｄｔｏｒ＝
１
２ｃ１θ

·２
１＋
１
２ｃ２θ

·２
２ （１０）

作用在系统双盘处的广义力为：

Ｆ＝
Ｍ１ｚ
Ｍ２( )
ｚ

（１１）

采用Ｌａｇｒａｎｇｅ法可以整理得到双盘转子系统
的扭转振动微分方程为：

Ｉｐ１θ
¨
１＋ＧＩｐ

ｌ１＋ｌ２
ｌ１ｌ２
θ１－
ＧＩｐ
ｌ２
θ２＋ｃ１θ

·

１＝Ｍｚ１

Ｉｐ２θ
¨
２＋ＧＩｐ

ｌ２＋ｌ３
ｌ２ｌ３
θ２－
ＧＩｐ
ｌ２
θ１＋ｃ２θ

·

２＝Ｍｚ









 ２

（１２）

其中Ｍｚ１和 Ｍｚ２为面摩擦引起的周期扭矩激励，形
式如方程（６）所表述．

３　双盘转子弯扭耦合振动微分方程

航空发动机在通常的运行情况下，转轴将会发

生扭转与弯曲组合变形．本节将建立转子主轴在该
组合变形下双盘转子系统的动力学模型，并讨论相

关的动力学特性．取（θ１θ２ｘｒ１ｘｒ２ｙｒ１ｙｒ２ｘｂ１ｘｂ２ｙｂ１
ｙｂ２）为广义坐标，采用柔度影响系数法与 Ｄ′Ａｌｅ
ｍｂｅｒ原理建立系统的运动微分方程．

图４　ＯＸＺ与ＯＹＺ面内转轴弯曲示意图

Ｆｉｇ．４　ＴｈｅＳｈａｆｔｂｅｎｄｉｎｇｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍ

ｉｎＯＸＺａｎｄＯＹＺ

转轴在ｏｘｚ与 ｏｙｚ面内的弯曲如图４所示：考
虑ｏｘｚ面内的弯曲变形（ｏｙｚ内的情况类同），设转
轴上转盘形心在ｏｘ方向上的弯曲柔度矩阵为 Ｈ＝
（ｈｉｊ），Ｈ

－１即为转轴弯曲刚度矩阵．应用弯曲变形
理论可计算出Ｈ的分量为：

ｈ１１＝
（ｌ－ｌ１）

２ｌ２１
３ＥＩ

ｈ１２＝
ｌ３３ｌ１＋ｌ３ｌ

３
１－ｌ３ｌ１ｌ

２

６ＥＩｌ

ｈ２１＝
ｌ３３ｌ１＋ｌ３ｌ

３
１－ｌ３ｌ１ｌ

２

６ＥＩｌ

ｈ２２＝
（ｌ－ｌ３）

２ｌ２３
３

















ＥＩ

（１３）

转盘处的运动微分方程为：

２７１
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ｘｒ１－
（ｌ２＋ｌ３）ｘｂ１＋ｌ１ｘｂ２

ｌ ＝∑
２

ｉ＝１
ｈｉ１Ｆｘｒ１

ｘｒ２－
ｌ３ｘｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｘｂ２

ｌ ＝∑
２

ｉ＝１
ｈｉ２Ｆｘｒ２

ｙｒ１－
（ｌ２＋ｌ３）ｙｂ１＋ｌ１ｙｂ２

ｌ ＝∑
２

ｉ＝１
ｈｉ１Ｆｙｒ１

ｙｒ２－
ｌ３ｘｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｙｂ２

ｌ ＝∑
２

ｉ＝１
ｈｉ２Ｆｙｒ

















２

（１４）

其中：

Ｆｘｒ１＝－ｍｒ１ｘ̈ｒ１＋ｍｒ１ｅｒ１Ω
２ｃｏｓ（Ωｔ）－ｃｒｘｒ１＋Ｆｘ１

Ｆｘｒ２＝－ｍｒ２ｘ̈ｒ２＋ｍｒ２ｅｒ２Ω
２ｃｏｓ（Ωｔ）－ｃｒｘｒ２＋Ｆｘ２

Ｆｙｒ１＝－ｍｒ１ｙ̈ｒ１＋ｍｒ１ｅｒ１Ω
２ｓｉｎ（Ωｔ）－ｃｒｙｒ１＋Ｆｙ１

Ｆｙｒ２＝－ｍｒ２ｙ̈ｒ２＋ｍｒ２ｅｒ２Ω
２ｓｉｎ（Ωｔ）－ｃｒｙｒ２＋Ｆｙ










２

Ｆｘ１，Ｆｘ２，Ｆｙ１，Ｆｙ２为转盘所受到的外激励．
轴承的平衡关系为：

ｍｂ１ｘ̈ｂ１＋ｋｂｘｂ１－
Ｕｆｌｅ
ｘｂ１

＋ｃｂｘｂ１＝０

ｍｂ２ｘ̈ｂ２＋ｋｂｘｂ２－
Ｕｆｌｅ
ｘｂ２

＋ｃｂｘｂ２＝０

ｍｂ１ｙ̈ｂ１＋ｋｂｙｂ１－
Ｕｆｌｅ
ｙｂ１

＋ｃｂｙｂ１＝０

ｍｂ２ｙ̈ｂ２＋ｋｂｙｂ２－
Ｕｆｌｅ
ｙｂ２

＋ｃｂｙｂ２＝















 ０

（１５）

方程（１５）中系统由转轴弯曲所累积的势能总和

Ｕｆｌｅ为：

Ｕｆｌｅ＝
ｘΔ１
２
ｘΔ２( )２ Ｈ－１

ｘΔ１
ｘΔ( )
２

＋
ｙΔ１
２
ｙΔ２( )２ Ｈ－１

ｙΔ１
ｙΔ( )
２

（１６）

方程（１５）可进一步写为

　　

ｘ̈ｂ１＋
ｋｂ
ｍｂ１
ｘｂ１－

ｋ１１（ｌ２＋ｌ３）
ｍｂ１ｌ

ｘｒ１－
（ｌ２＋ｌ３）ｘｂ１＋ｌ１ｘｂ２( )ｌ

－
ｋ１２ｌ３
ｍｂ１ｌ

ｘｒ２－
ｌ３ｘｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｘｂ２( )ｌ

－

　
ｋ１２
ｍｂ１

（ｌ２＋ｌ３）
ｌ ｘｒ２－

ｌ３ｘｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｘｂ２( )ｌ
＋
ｌ３
ｌｘｒ１－

（ｌ２＋ｌ３）ｘｂ１＋ｌ１ｘｂ２( )( )ｌ
＋
ｃｂ１
ｍｂ１
ｘｂ１

ｘ̈ｂ２＋
ｋｂ
ｍｂ２
ｘｂ２－

ｋ１１ｌ１
ｍｂ２ｌ

ｘｒ１－
（ｌ２＋ｌ３）ｘｂ１＋ｌ１ｘｂ２( )ｌ

－
ｋ１２（ｌ１＋ｌ２）
ｍｂ２ｌ

ｘｒ２－
ｌ３ｘｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｘｂ２( )ｌ

－

　
ｋ１２
ｍｂ２

ｌ１
ｌｘｒ２－

ｌ３ｘｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｘｂ２( )ｌ
＋
ｌ１＋ｌ２
ｌ ｘｒ１－

（ｌ２＋ｌ３）ｘｂ１＋ｌ１ｘｂ２( )( )ｌ
＋
ｃｂ２
ｍｂ２
ｘｂ２

ｙ̈ｂ１＋
ｋｂ
ｍｂ１
ｙｂ１－

ｋ１１（ｌ２＋ｌ３）
ｍｂ１ｌ

ｙｒ１－
（ｌ２＋ｌ３）ｙｂ１＋ｌ１ｙｂ２( )ｌ

－
ｋ１２ｌ３
ｌ ｙｒ２－

ｌ３ｙｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｙｂ２( )ｌ
－

　
ｋ１２
ｍｂ１

（ｌ２＋ｌ３）
ｌ ｘｒ２－

ｌ３ｙｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｙｂ２( )ｌ
＋
ｌ３
ｌｙｒ１－

（ｌ２＋ｌ３）ｙｂ１＋ｌ１ｙｂ２( )( )ｌ
＋
ｃｂ１
ｍｂ１
ｙｂ１

ｙ̈ｂ２＋
ｋｂ
ｍｂ２
ｙｂ２－

ｋ１１ｌ１
ｍｂ２ｌ

ｙｒ１－
（ｌ２＋ｌ３）ｙｂ１＋ｌ１ｙｂ２( )ｌ

－
ｋ１２（ｌ１＋ｌ２）

ｌ ｙｒ２－
ｌ３ｙｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｙｂ２( )ｌ

－

　
ｋ１２
ｍｂ２

ｌ１
ｌｙｒ２－

ｌ３ｙｂ１＋（ｌ１＋ｌ２）ｙｂ２( )ｌ
＋
ｌ１＋ｌ２
ｌ ｙｒ１－

（ｌ２＋ｌ３）ｙｂ１＋ｌ１ｙｂ２( )( )ｌ
＋
ｃｂ２
ｍｂ２
ｙｂ































２

（１７）

记ω０为系统基频，Ｒｌ为转轴半径，引入无量纲参
量：

τ＝ω０ｔ，

ω＝Ωω０
，

ｑ＝（ｑ１ｑ２ｑ３ｑ４ｑ５ｑ６ｑ７ｑ８ｑ９ｑ１０）
Ｔ＝

　（θ１θ２
ｘｒ１
Ｒｌ
ｘｒ２
Ｒｌ
ｙｒ１
Ｒｌ
ｙｒ２
Ｒｌ
ｘｂ１
Ｒｌ
ｘｂ２
Ｒｌ
ｙｂ１
Ｒｌ
ｙｂ２
Ｒｌ
）

代入运动方程（１２）、（１４）和（１７），整理可无量纲运
动微分方程：

ｑ＂＋Ｍ－１Ｃｑ′＋Ｍ－１Ｋｑ＝Ｍ－１Ｆ （１８）
式中，ｑ′为变量 ｑ对无量纲时间 τ求导．方程（１８）

中的无量纲刚度矩阵为：

Ｋ＝

Ｋｔｏｒ ０ ０ ０ ０

０ Ｋｒｒ ０ Ｋｒｂ ０

０ ０ Ｋｒｒ ０ Ｋｒｂ

０ Ｋｂｒ ０ Ｋｂｂ ０

０ ０ Ｋｂｒ ０ Ｋ



















ｂｂ

（１９）

其中无量纲广义力向量Ｆ为的分量为：

Ｆ１＝
Ｍｚ１
ω２０
，

Ｆ２＝
Ｍｚ２
ω２０
，
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Ｆ３＝ｍｒ１珋ｅｒ１ω
２ｃｏｓ（ωτ）＋

Ｆｘ１
ω２０Ｒｌ
，

Ｆ４＝ｍｒ２珋ｅｒ２ω
２ｃｏｓ（ωτ）＋

Ｆｘ２
ω２０Ｒｌ
，

Ｆ５＝ｍｒ１珋ｅｒ１ω
２ｓｉｎ（ωτ）＋

Ｆｙ１
ω２０Ｒｌ
，

Ｆ６＝ｍｒ２珋ｅｒ２ω
２ｓｉｎ（ωτ）＋

Ｆｙ２
ω２０Ｒｌ
，

Ｆ７＝Ｆ８＝Ｆ９＝Ｆ１０＝０．
无量纲刚度矩阵分量为：

Ｋｒｒ，１１＝
ｋ１１
ω２０
，Ｋｒｒ，１２＝

ｋ１２
ω２０
，

Ｋｒｒ，２１＝
ｋ２１
ω２０
，Ｋｒｒ，２２＝

ｋ２２
ω２０
；

Ｋｒｂ，１１＝Ｋｂｒ，１１＝
（ｌ２＋ｌ３）ｋ１１＋ｌ３ｋ１２

ω２０ｌ
，

Ｋｒｂ，１２＝Ｋｂｒ，２１＝
ｌ１ｋ１１＋（ｌ１＋ｌ２）ｋ１２

ω２０ｌ
，

Ｋｒｂ，２１＝Ｋｂｒ，１２＝
（ｌ２＋ｌ３）ｋ２１＋ｌ３ｋ２２

ω２０ｌ
，

Ｋｒｂ，２２＝Ｋｂｒ，２２＝
ｌ１ｋ２１＋（ｌ１＋ｌ２）ｋ２２

ω２０ｌ
，

Ｋｂｂ，１１＝
ｋｂｌ
２＋ｋ１１（ｌ２＋ｌ３）

２＋ｋ１２（２ｌ２＋３ｌ３）ｌ３
ω２０ｌ

２ ，

Ｋｂｂ，１２＝
ｋ１１（ｌ２＋ｌ３）ｌ１＋ｋ１２（３ｌ１ｌ３＋２ｌ２ｌ３＋ｌ１ｌ２＋ｌ

２
２）

ω２０ｌ
２ ，

Ｋｂｂ，２１＝
ｋ１１ｌ１（ｌ２＋ｌ３）＋ｋ１２（３ｌ１ｌ３＋２ｌ２ｌ３＋ｌ１ｌ２＋ｌ

２
２）

ω２０ｌ
２ ，

Ｋｂｂ，２２＝
ｋｂｌ
２＋ｋ１１ｌ

２
１＋ｋ１２（ｌ１＋ｌ２）（３ｌ１＋ｌ２）

ω２０ｌ
２ ，

Ｋｔｏｒ，１１＝
ＧＩｐ（ｌ１＋ｌ２）
ω２０ｌ１ｌ２

，

Ｋｔｏｒ，１２＝
ＧＩｐ
ω２０ｌ２
，

Ｋｔｏｒ，２１＝
ＧＩｐ
ω２０ｌ２
，

Ｋｔｏｒ，２２＝
ＧＩｐ（ｌ２＋ｌ３）
ω２０ｌ２ｌ３

，

４　面摩擦力矩对扭振的影响

较大的温度梯度所引发的转子轴向窜动可能

导致转静件盘面接触以及挤压，由此产生的盘面摩

擦力是改变整个系统动力学行为的重要因素．当转

盘ｉ处的挤压量 δｉ≥０时（δｉ＝０仅发生盘面接触，
摩擦力为零），在该转盘处将发生转静盘面接触挤

压与摩擦．同时产生作用在转盘形心并与轴向方向
平行的周期激励扭矩，引起转轴的扭转振动．

表１　转子系统参数

Ｔａｂｌｅ１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｏｆｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｖａｌｕｅ
ＹｏｕｎｇｍｏｄｕｌｕｓＥ／（Ｎ·ｍ－２） ２．１×１０１１
ｓｈｅａｒｍｏｄｕｌｕｓＧ／（Ｎ·ｍ－２） ８×１０１０
ｍａｔｅｒｉａｌｄｅｎｓｉｔｙρ／（ｋｇ·ｍ－３） ７８００
ｆｒｉｃｔｉｏｎａｌｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔμ ０．２

ｑｕａｌｉｔｙｏｆｄｉｓｋ－１ｍｒ１／（ｋｇ） ４２．５１
ｑｕａｌｉｔｙｏｆｄｉｓｋ－２ｍｒｒ２／（ｋｇ） ３２．３３
ｑｕａｌｉｔｙｏｆｌｅｆｔｂｅａｒｉｎｇｍｂ１／（ｋｇ） １４．９７
ｑｕａｌｉｔｙｏｆｒｉｇｈｔｂｅａｒｉｎｇｍｂ２／（ｋｇ） １１．６６
Ｌｅｎｇｔｈｏｆｒｏｔｏｒｓｈａｆｔｌ／（ｍ） １．５
Ｓｈａｆｔｓｅｃｔｉｏｎｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎｌ１：ｌ２：ｌ３ ３：６：１
Ｒａｄｉｕｓｏｆｄｉｓｋ－１Ｒ１／（ｍ） ０．１５
Ｒａｄｉｕｓｏｆｄｉｓｋ－２Ｒ２／（ｍ） ０．１３
ＲａｄｉｕｓｏｆｓｈａｆｔＲｌ／（ｍ） ０．０３
ＲａｄｉｕｓｏｆｓｅａｌＲｓｓ／（ｍ） ０．０５

表２　不同工况下双盘转子系统的参数选取

Ｔａｂｌｅ２　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｅｌｅｃｔｉｏｎｏｆｄｏｕｂｌｅ－ｄｉｓｋｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

ｉｎｄｉｆｆｅｒｅｎｔｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
ｋａ／

１０６Ｎ／ｍ７／２
ｅ１

／１０－５ｍ
ｅ２

／１０－５ｍ
δ１

／１０－４ｍ
δ２

／１０－４ｍ
１ ３．８ ３ ２ ２ ２
２ ３．８ ３ ２ ２ １
３ ３．８ ３ ２ ４ １
４ ３．８ ４ ３ ２ １
５ ３．８ ３ ２ ４ ４
６ ３．８ ５ ５ ２ １
７ ３８ ３ ２ ２ １
８ ３．８ ３ ２ ０ ２
９ ３．８ ３ ２ ２ ０

为了考察不同工作参数对双盘转子系统扭转

振动的影响，采用四阶 Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ积分法对转
子动力学无量纲运动微分方程进行数值求解．选取
系统参数如表１所示，这里针对不同工况分 ９组
（见表２）分别进行计算．定义响应ｓ（ｔ）的幅值为：

ｓＡ（ｔ）＝
１
２（ｍａｘ（ｓ（ｔ））－ｍｉｎ（ｓ（ｔ））） （２０）

响应ｓ（ｔ）的振动平均位置ｓｍｅａｎ（ｔ）为：

ｓｍｅａｎ（ｔ）＝
１
２（ｍａｘ（ｓ（ｔ））＋ｍｉｎ（ｓ（ｔ）））

（２１）
则各工况下扭振响应的幅值与平均位置可以通过

数值积分得到，其结果列于表３．
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图５　转盘扭转振动的稳态相应（工况１）

Ｆｉｇ．５　Ｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆｄｉｓｋｓ（ｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ１）

图６　转盘中心的弯曲振动稳态相应（工况１）

Ｆｉｇ．６　Ｆｌｅｘｕｒａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆｄｉｓｋｓ（ｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ１）

从转盘处的振动响应（图５、图６）图上可以看

出扭转响应的量级是毫秒级，而弯曲振动响应的幅

值是丝米级，相比而言扭转振动响应的影响很小．
图７给出了给定挤压量条件下由于轴向窜动而引
起的摩擦力矩．从表３－４可以看出：比较数组１与

数组２，增加转盘２处的挤压量将增加２处摩擦扭
矩，进而增加了该处的扭振幅值，而转盘１处的扭
振影响较小；比较数组２、３，当转盘１处的挤压量
较大时，转盘１与２处扭振的幅值与平衡位置均随

之增加，且对转盘１处的影响较明显；比较数组２、
４与６，当转盘处的偏心距增加时，偏心激振力增

加，将影响双盘转子系统弯曲振动，间接地改变扭

矩激励，但对转盘扭转振动的影响较小．

图７　转盘中心处受到的扭矩激励（工况１）

Ｆｉｇ．７　Ｍｏｍｅｎｔｅｘｃｉｔｉｎｇｏｎｄｉｓｋｃｅｎｔｅｒ（Ｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ１）

表３　不同工况下扭振对照

Ｔａｂｌｅ３　Ｔｏｒｓｉｏｎａｌｖｉｂｒａｔｉｏｎｃｏｍｐａｒａｔｉｏｎｏｆ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
θ１，Ａ／
１０－９ｒａｄ

θ２，Ａ／
１０－９ｒａｄ

θ１，ｍｅａｎ／
１０－９ｒａｄ

θ２，ｍｅａｎ／
１０－１０ｒａｄ

１ ４．０９８４ １．５２７８ １．５０１９ ５．３３０４
２ ３．７８１０ ０．８９３２ １．４３２２ ３．２３２３
３ １０．５０２ １．８９０９ ３．８２７８ ７．０１６６
４ ３．７４２８ ０．８８３２ １．４２５６ ３．２３１４
５ １１．５７４ ４．３２０１ ４．３２００ １５．０６６
６ ３．７５０９ ０．８６３８ １．３８１７ ３．２７５５
７ ３７．８８６ ８．９１８２ １３．８２１ ３１．７８２
８ ０．５５７９ １．０１６８ ０．０５４７ ３．４８０９
９ ３．６８８６ ０．５６０７ １．３１３９ １．９５４０

表４　不同工况下的扭矩对照

Ｔａｂｌｅ４　Ｔｏｒｓｉｏｎａｌｍｏｍｅｎｔｃｏｍｐａｒａｔｉｏｎｏｆ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｗｏｒｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
Ｍｚ１，Ａ／
１０－４Ｎｍ

Ｍｚ２，Ａ／
１０－４Ｎｍ

Ｍｚ１，ｍｅａｎ／
１０－４Ｎｍ

Ｍｚ２，ｍｅａｎ／
１０－４Ｎｍ

１ ８．０９２１ ７．１６１８ ３．６８７６ ２．６４７６
２ ８．０９１７ ２．５３２０ ３．６８８１ ０．９３５０３
３ ２３．００００ ２．５３２０ １０．００００ ０．９３４３
４ ８．０１２７ ２．５３０７ ３．７１６２ ０．９４２０
５ ２３．００００ ２０．００００ １０．００００ ７．５０６４
６ ７．９１９２ ２．５３０９ ３．７６５４ ０．９６１０
７ ８１．００００ ２５．００００ ３７．００００ ９．３６５０
８ ０．００００ ７．１６１９ ０．００００ ２．６４８８
９ ８．０９１５ ０．００００ ３．６８８３ ０．００００

比较数组２、５与７，当增加面接触刚度，或转
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静盘面处挤压量值较大时，摩擦扭矩随之加大，将

造成较为严重的扭转振动；从数组８与 ９可以看
出，当仅仅一个转盘发生摩擦，另一处扭矩为零时，

扭转振动的幅度较小，且无摩擦扭矩的转盘将产生

被动扭振，扭振幅值较存在摩擦的转盘约小一个量

级，故其影响可以忽略．因此扭转振动的幅值随周
期摩擦激励的增加而增加．

图８　扭振响应与扭矩激励响应幅值（转盘１）

Ｆｉｇ．８　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｖａｌｕｅｓｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｒｅｓｐｏｎｓｅａｎｄ

ｍｏｍｅｎｔｅｘｃｉｔｉｎｇ（ｄｉｓｋｓ－１）

图９　扭振响应与扭矩激励响应幅值（转盘２）

Ｆｉｇ．９　Ａｍｐｌｉｔｕｄｅｖａｌｕｅｓｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｒｅｓｐｏｎｓｅａｎｄ

ｍｏｍｅｎｔｅｘｃｉｔｉｎｇ（ｄｉｓｋｓ－２）

图１０　扭振响应与扭矩激励均值（转盘１）

Ｆｉｇ．１０　Ｍｅａｎｖａｌｕｅｓｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｒｅｓｐｏｎｓｅａｎｄ

ｍｏｍｅｎｔｅｘｃｉｔｉｎｇ（ｄｉｓｋｓ－１）

比较图８～１１，可以看出扭转振动的幅值与均
值，与其相对应的摩擦扭矩具有同步变化规律，扭

振的平均位置受该处摩擦扭矩的均值制约，即当忽

略掉轴承处的扭矩而将两端视为扭转固定端时，双

转盘处受扭矩均值的作用将对轴系产生静扭转量，

直观上造成双盘的扭转搓动效果．

图１１　扭振响应与扭矩激励均值（转盘２）

Ｆｉｇ．１１　Ｍｅａｎｖａｌｕｅｓｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌｒｅｓｐｏｎｓｅａｎｄ

ｍｏｍｅｎｔｅｘｃｉｔｉｎｇ（ｄｉｓｋｓ２）

５　结论

温度非均匀分布是航空发动机转子的典型运

行环境．转静部件的热膨胀系数不一致以及非均匀
温度场，导致转盘轴向位移以及转静件轴向间隙的

改变是产生轴向碰摩的重要因素之一．本文将航空
发动机主转子结构近似为双盘转子－支承系统，并
研究了不平衡激振力与盘面摩擦力、摩擦力矩对转

子系统扭转振动的影响．
通过对参数化转子系统的动力学仿真分析，验

证了转轴轴向热变形产生的盘面接触与摩擦是导

致转子轴系产生扭转振动的关键因素；并阐明了基

于转盘轴向窜动的面摩擦作用下双盘转子模型所

具有的工程意义，利用本文所推导的动力学模型可

以估算扭转振动的幅值以及平衡位置．在温度梯度
一定的条件下，合理的轴向间隙设计可以控制轴向

窜动与摩擦振动，降低转轴的扭转疲劳程度、延长

整机机组使用寿命、避免机械失效与经济损失．为
旋转机械转子系统的结构设计提供理论支持和安

全保障，也拓宽了摩擦转子系统的研究领域．
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