
书书书

第１４卷第２期２０１６年４月
１６７２６５５３／２０１６／１４⑵／１５７８

动 力 学 与 控 制 学 报
ＪＯＵＲＮＡＬＯＦＤＹＮＡＭＩＣＳＡＮＤＣＯＮＴＲＯＬ

Ｖｏｌ．１４Ｎｏ．２
Ａｐｒ．２０１６

２０１５０３２０收到第１稿，２０１５０６０５收到修改稿．
通讯作者 Ｅｍａｉｌ：ｈｉｔｙｊ＠１６３．ｃｏｍ

船舶推进轴系校中对轴系振动影响分析
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摘要　随着船舶振动噪声要求的提高，现有的静态校中设计方法不再适用，需要考虑轴系校中过程中不对

中量对轴系振动的影响．通过对弹性联轴器处三种不对中型式进行受力分析，获得了不对中激励力数学模

型，通过台架试验验证了数学模型的准确性．研究表明：轴系不中激励作用下，１倍频和２倍频以及通频振动

计算结果与台架试验相对误差小于２０％；校中过程中弹性联轴节处不对中量绝对值越大，所产生的激励的

幅值越大，造成的振动也越大．

关键词　轴系校中，　轴系振动，　不对中激励，　弹性联轴器

ＤＯＩ：　１０．６０５２／１６７２６５５３２０１５０４１

引言

目前所广泛使用的各种轴系校中方法，都是从

静力学角度出发，将轴系敷设为某种状态，保证各

轴承获得较好的载荷分配，使轴段应力在设计允许

范围内，确保轴系强度满足安全运行的要求．这些
校中方法都没有考虑校中对轴系振动的影响．随着
船舶振动噪声要求的提高，通过轴系校中对轴系振

动影响的研究，掌握校中对振动影响规律是十分必

要的．
船舶推进轴系由刚性联轴器和弹性联轴器联

接，按照目前的静力学校中方法安装的轴系，联轴

器两侧的法兰存在不对中量，根据联轴器类型的不

同，不对中所产生的影响作用也不同［１－４］．刚性联
轴器处的不对中仅对轴承的静载荷产生影响；弹性

联轴器处的不对中，会产生周期性的激励力，引起

轴系振动［３，５－７］．该激励力的幅值及频率与弹性联
轴器的刚度、不对中量的大小以及轴系转速有

关［５，８－９］．本文通过对弹性联轴器处三种不对中型
式进行受力分析，获得了不对中激励力数学模型，

通过台架试验验证了数学模型的准确性．

１　轴系校中产生的不对中激励

１．１　不对中激励的形式
船舶推进轴系各主轴之间由联轴器联接，以传

递功率和扭矩，联轴器分为刚性联轴器和弹性联轴

器．刚性联轴器两法兰之间通过铰制螺栓紧固，联
接后各段主轴之间仍是同一根旋转中心线，因此不

对中量仅对轴承间的静态载荷分配产生影响．弹性
联轴器两端的法兰分别与相应的轴段联接，由于其

弹性特征，联接之后艏艉两端轴线之间仍然存在一

定的径向位移、偏角位移或综合位移等误差，使得

联轴器两端的轴线不重合，这是造成轴系不对中激

励的直接原因．如图１所示，联轴器之间的不对中
可分为：平行不对中、角度不对中以及这两者的组

合．

图１　不对中激励的型式

Ｆｉｇ．１　Ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔｍｏｄｅｌ

１．２　平行不对中
当联轴器两侧存在平行不对中时，联轴器两侧

转子的不对中激励作用体现为在联轴器两端节点

加受到了额外的力矩 ＭＸ１，ＭＸ２，ＭＹ１，ＭＹ２，如图２
所示．

图中：ΔＸ１，ΔＸ２是节点１在 Ｘ，Ｙ方向的位移
不对中量；ΔＹ１，ΔＹ２是节点２在Ｘ，Ｙ方向的位移不
对中量；Ｚ３为联轴器两侧结合处的中心距离．
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图２　平行不对中所受力矩作用示意图

Ｆｉｇ．２　Ｔｈｅｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｐａｒａｌｌｅｌｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔｔｏｒｑｕｅ

而作用力矩中包含传递扭矩的分量以及联轴

器弯曲引起的力矩，如图３所示．

图３　平行不对中受力分析

Ｆｉｇ．３　Ｔｈｅｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｐａｒａｌｌｅｌｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔｆｏｒｃｅ

ＭＸ１＝Ｔｑｓｉｎθ１＋Ｋｂφ１，ＭＸ２＝Ｔｑｓｉｎθ２－Ｋｂφ２
ＭＹ１＝Ｔｑｓｉｎφ１－Ｋｂθ１，ＭＹ２＝Ｔｑｓｉｎφ２＋Ｋｂθ２
θ１＝ｓｉｎ

－１（ΔＸ１／Ｚ３），θ２＝ｓｉｎ
－１（ΔＸ２／Ｚ３）

φ１＝ｓｉｎ
－１（ΔＹ１／Ｚ３），φ２＝ｓｉｎ

－１（ΔＹ２／Ｚ３）
Ｔｑ是扭矩，Ｋｂ是联轴器单位角度的弯曲刚度．

以上的反作用力矩以反作用力 ＦＸ１，ＦＸ２的形
式在轴系上作为不对中激励力传递，如下式所示．

ＦＸ１＝（－ＭＹ１－ＭＹ２）／Ｚ３，ＦＸ２＝－ＦＸ１
ＦＹ１＝（ＭＸ１＋ＭＸ２）／Ｚ３，ＦＹ２＝－ＦＹ１

１．３　角度不对中
存在角度不对中时，联轴器两侧转子的不对中

激励作用体现为在联轴器两端节点加受到了额外

的力矩 ＭＸ１，ＭＸ２，ＭＹ１，ＭＹ２，如图４所示．其中，θ
是角度不对中量．

作用力矩中包含传递扭矩的分量以及联轴器

弯曲引起的力矩，如图５所示．

图４　角度不对中所受力矩示意图

Ｆｉｇ．４　Ｔｈｅｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆａｎｇｕｌａｒｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔｔｏｒｑｕｅ

图５　角度不对中受力分析

Ｆｉｇ．５　Ｔｈｅｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆａｎｇｕｌａｒｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔｆｏｒｃｅ

ＭＸ１＝０．０，ＭＸ２＝－Ｋｂθ，ＭＹ１＝０
ＭＹ２＝Ｔｑｓｉｎθ，ＭＺ１＝Ｔｑ／ｃｏｓθ，ＭＺ２＝－Ｔｑ
以上的反作用力矩以反作用力 ＦＸ１，ＦＸ２的形

式在轴系上作为不对中激励力传递，如下式所示．
ＦＸ１＝（－ＭＹ１－ＭＹ２）／Ｚ３，ＦＸ２＝－ＦＸ１
ＦＹ１＝（ＭＸ１＋ＭＸ２）／Ｚ３，ＦＹ２＝－ＦＹ１

１．４　不对中的激励力
上面提到的反作用力与反作用力矩都是静止

轴系的静态负荷．对于工作中的轴系，动态负荷表
现为周期性的正弦函数．考虑在相应节点作用角速
度为１Ω和２Ω的时变反作用力．轴系不对中在联
轴器两端节点引起的额外载荷向量｛Ｑ１ｃ｝和｛Ｑ

２
ｃ｝，

具体表达式如下：

Ｑ１{ }ｃ ＝

ＦＸ１ｓｉｎΩｔ＋ＦＸ１ｓｉｎ２Ωｔ

ＦＹ１ｓｉｎΩｔ＋ＦＹ１ｓｉｎ２Ωｔ

　　　　０
　　　　




















０

Ｑ２{ }ｃ ＝

ＦＸ２ｓｉｎΩｔ＋ＦＸ２ｓｉｎ２Ωｔ

ＦＹ２ｓｉｎΩｔ＋ＦＹ２ｓｉｎ２Ωｔ

　　　　０
　　　　




















０

８５１
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所以，当平行不对中和角度不对中两种不对中

形式同时存在时，不对中激励力是二者的叠加，如

下所示：

Ｑ{ }ｃ ＝Ｑ
１
ｃ＋Ｑ

２
ｃ

将Ｑｃ表达形式加入到系统动力学方程的右
侧，即可得到考虑联轴器不对中激励影响的轴系动

力学方程．

２　轴系动态响应计算

２．１　船舶轴系有限元建模
实际转子是一个质量连续分布的弹性系统，具

有无穷多个自由度．在将有限元方法应用于转子动
力学时，通常将转子简化为具有若干个集总质量的

多自由度系统．沿转子轴线把转子质量和转动惯量
集总到若干个节点处，这些节点一般选择在叶轮、

轴颈的中心、联轴器、轴的截面有突变处以及轴的

段部等，并按照顺序编号，轴承一般安排到节点处．
本文根据船舶轴系转子结构和轴承位置，将转子划

分为１２段共１３个节点，如图６所示．

图６　转子轴承系统的离散化

Ｆｉｇ．６　Ｔｈｅｄｉｓｃｒｅｔｉｚａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｒｏｔｏｒｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ

２．２　系统运动方程
２．２．１　转子单元运动方程

图７　转子单元模型

Ｆｉｇ．７　Ｒｏｔｏｒｕｎｉｔｍｏｄｅｌ

转子单元可视为欧拉梁，如图７所示．每个单

元有两个节点，每个节点有四个自由度，分别是节

点在水平方向的位移ｘ、竖直方向的位移 ｙ、绕水平
轴转角θｘ、绕竖直轴转角θｙ．节点ｉ处位移向量为：

ｑ＝

ｘ
ｙ

θｘ
θ













ｙ

节点ｉ与节点ｉ＋１组成单元ｉ的位移向量为：
ｑｉ
ｅ ＝ ［ｘｉ ｙｉ θｉｘ θｉｙ ｘｉ＋１ ｙｉ＋１ θ（ｉ＋１）ｘ

θ（ｉ＋１）ｙ］
Ｔ

定转速下的转子单元的拉格朗日运动方程如

下：

（［ＭｅＴ＋Ｍ
ｅ
Ｒ］）｛̈ｑ

ｅ｝－Ω［Ｇｅ］｛ｑｅ｝＋

　（［ＫｅＢ＋Ｋ
ｅ
Ａ］）｛ｑ

ｅ｝＝｛Ｑｅ｝
其中转子单元位移质量矩阵为：

　ＭｅＴ＝
ｍｌ
４２０

１５６
０ １５６ 对称

０ －２２ｌ４ｌ２

２２ｌ ０ ０ ４ｌ２

５４ ０ ０ １３ｌ １５６
０ ５４ －１３ｌ ０ ０ １５６

０ １３ｌ －３ｌ２ ０ ０ ２２ｌ４ｌ２

－１３ｌ ０ ０ －３ｌ２ －２２ｌ０ ０４ｌ

























２

转角质量矩阵为：

　ＭｅＲ＝
ｍｒ２
１２０ｌ

３６
０ ３６

０ －３ｌ４ｌ２

３ｌ ０ ０ ４ｌ２

－３６ ０ ０ －３ｌ３６
０ －３６３ｌ ０ ０ ３６

０ －３ｌ－ｌ２ ０ ０ ３ｌ４ｌ２

３ｌ ０ ０ －ｌ２ －３ｌ０ ０４ｌ

























２

阻尼阵为：

Ｇｅ＝２ｍｒ
２

１２０ｌ

０
３６ ０ 对称

－３ｌ ０ ０

０ －３ｌ４ｌ２ ０
０ ３６ －３ｌ０ ０
－３６ ０ ０ －３ｌ３６ ０

－３ｌ ０ ０ ｌ２ ３ｌ ０ ０

０ －３ｌ－ｌ２ ０ ０ ３ｌ４ｌ２

























０

弯曲刚度矩阵为：

９５１



动　力　学　与　控　制　学　报 ２０１６年第１４卷

　ＫｅＢ＝
ＥＩ
ｌ３

１２
０ １２ 对称

０ －６ｌ４ｌ２

６ｌ ０ ０ ４ｌ２

－１２ ０ ０ －６ｌ１２
０ －１２ ６ｌ ０ ０ １２

０ －６ｌ－２ｌ２ ０ ０ ６ｌ４ｌ２

６ｌ ０ ０ ２ｌ２ －６ｌ ０ ０４ｌ

























２

轴向载荷刚度矩阵为：

　ＫｅＡ＝
Ｐ
３０ｌ

３６
０ ３６ 对称

０ －３ｌ４ｌ２

３ｌ ０ ０ ４ｌ２

－３６ ０ ０ －３ｌ３６
０ －３６３ｌ ０ ０ ３６

０ －３ｌ－ｌ２ ０ ０ ３ｌ４ｌ２

３ｌ ０ ０ －ｌ２ －３ｌ ０ ０４ｌ



























２

ｍ为单元线密度 Ｋｇ／ｍ，ｌ为单元长度，ｒ为单
元半径，Ｅ为单元弹性模量，Ｉ单元直径转动惯量，Ｐ
为轴向载荷．

｛Ｑｅ｝为力向量，可以包含作用在转子单元上
的不平衡质量，外载等．
２．２．２　轴承处转子单元运动方程

线性轴承处转子单元的运动方程为：

［Ｃｂ］｛ｑｂ｝＋［Ｋｂ］｛ｑｂ｝＝｛Ｑｂ｝
其中位移向量为：

｛ｑｂ｝＝{ }ｘｙ
刚度矩阵为：

［Ｋｂ］＝
Ｋｘｘ Ｋｘｙ
Ｋｙｘ Ｋ[ ]

ｙｙ

阻尼矩阵：

［Ｃｂ］＝
Ｃｘｘ Ｃｘｙ
Ｃｙｘ Ｃ[ ]

ｙｙ

｛Ｑｂ｝表示额外的力向量．
２．２．３　系统运动方程

以上分别对转子单元和轴承处转子单元进行

运动分析，形成了各单元的运动方程．将各个部件
的质量阵、刚度阵、阻尼阵分别合并，并将各部件受

力等效合并，得到整个系统的动力学方程：

［Ｍ］｛̈ｑ｝＋［Ｃ］｛ｑ｝＋［Ｋ］｛ｑ｝＝｛Ｑ｝
其中｛Ｑ｝包含各部件的重力，不平衡激励、轴

系不对中造成的激励以及其它外载．
３　轴系校中对轴系振动响应影响计算

以图８所示轴系试验台架为对象，开展轴系校
中对轴系动力学响应影响的规律研究．通过改变轴
承位置，来获得不同的轴系校中状态，计算不同校

中状态下，联轴器处的激励力，并利用有限元法，进

行轴系在此不对中激励作用下的响应计算．

图８　试验台架布置简图

Ｆｉｇ．８　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓｅｔｕｐ

计算条件：艉端载荷是２０ｋｇ，通过改变２＃轴承
的标高来调整轴系校中状态，调整范围 －１～１ｍｍ，
计算得到不同校中状态时，弹性联轴器两端节点的

不对中量，计算结果如表１所示．计算取扭矩 Ｔｂ为
６０００Ｎ·ｍ，联轴器刚度 Ｋｂ为１０７Ｎ·ｍ／ｒａｄ，联轴
节厚度为４０ｍｍ．

４　轴系校中对轴系振动影响台架试验

４．１　试验台架及测试系统组成
４．１．１　试验台架组成

试验台架包括以下基本部分：驱动系统，润滑

系统，轴承系统，测量系统，以及基础平台等．该台
架为两跨三支承轴系，三个轴承为油润滑轴承，台

架艉部装有圆盘，以模拟螺旋桨悬臂载荷．通过改
变圆盘质量，可对不同载荷条件下轴系运行情况进

行试验，本试验中加载盘重量选择２０ｋｇ．台架配置
的标高调整系统，可在不停机的条件下，对轴承标

高进行精确调整，以测量不同校中状态下，该联轴

器处的不对中对轴系振动的影响．
４．１．２　轴系振动测量系统组成

试验台架轴系振动测试系统主要包括电涡流

传感器、转速传感器、速度传感器、信号采集器、工

控机等．试验中共选择三个振动测点，分别固定于
三个轴承的轴承座上，每个测点处安装两个互为直

角的电涡流传感器，具体布置如图９所示．
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表１　２＃轴承标高变化时联轴器不对中量变化

Ｔａｂｌｅ１　ｃｏｕｐｌｉｎｇｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔｖａｒｙｉｎｇｗｉｔｈ２＃ｂｅａｒｉｎｇｅｌｅｖａｔｉｏｎ

Ｎｕｍｂｅｒ ２＃ｂｅａｒｉｎｇ
ｅｌｅｖａｔｉｏｎ（ｍｍ）

Ｔｈｅｌｅｆｔｎｏｄｅｏｆｃｏｕｐｌｉｎｇ Ｔｈｅｒｉｇｈｔｎｏｄｅｏｆｃｏｕｐｌｉｎｇ Ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ
Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ
Ｓ１（ｍ）

ＡｎｇｌｅＡ１
（ｒａｄ）

Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ
Ｓ２（ｍ）

ＡｎｇｌｅＡ２
（ｒａｄ）

Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ
Ｓ２－Ｓ１（ｍ）

Ａｎｇｌｅｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ
Ａ２－Ａ１（ｒａｄ）

１ －１ －２．００Ｅ－０３ －２．１２Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ １．８８Ｅ－０３ ２．６４Ｅ－０３
２ －０．９ －１．８６Ｅ－０３ －２．０５Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ １．７４Ｅ－０３ ２．５７Ｅ－０３
３ －０．８ －１．７２Ｅ－０３ －１．９８Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ １．６０Ｅ－０３ ２．５０Ｅ－０３
４ －０．７ －１．５９Ｅ－０３ －１．９１Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ １．４６Ｅ－０３ ２．４２Ｅ－０３
５ －０．６ －１．４５Ｅ－０３ －１．８３Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ １．３２Ｅ－０３ ２．３５Ｅ－０３
６ －０．５ －１．３１Ｅ－０３ －１．７６Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ １．１８Ｅ－０３ ２．２８Ｅ－０３
７ －０．４ －１．１７Ｅ－０３ －１．６９Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ １．０４Ｅ－０３ ２．２１Ｅ－０３
８ －０．３ －１．０３Ｅ－０３ －１．６２Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ ９．０１Ｅ－０４ ２．１４Ｅ－０３
９ －０．２ －８．８７Ｅ－０４ －１．５５Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ ７．６１Ｅ－０４ ２．０６Ｅ－０３
１０ －０．１ －７．４８Ｅ－０４ －１．４７Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ ６．２２Ｅ－０４ １．９９Ｅ－０３
１１ ０ －６．０８Ｅ－０４ －１．４０Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ ４．８２Ｅ－０４ １．９２Ｅ－０３
１２ ０．１ －４．６９Ｅ－０４ －１．３３Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ ３．４２Ｅ－０４ １．８５Ｅ－０３
１３ ０．２ －３．２９Ｅ－０４ －１．２６Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ ２．０３Ｅ－０４ １．７８Ｅ－０３
１４ ０．３ －１．９０Ｅ－０４ －１．１９Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ ６．３４Ｅ－０５ １．７０Ｅ－０３
１５ ０．４ －５．０３Ｅ－０５ －１．１２Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ －７．６０Ｅ－０５ １．６３Ｅ－０３
１６ ０．５ －７．８０Ｅ－０５ －１．１３Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ －４．８３Ｅ－０５ １．６５Ｅ－０３
１７ ０．６ ６．１４Ｅ－０５ －１．０６Ｅ－０３ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ －１．８８Ｅ－０４ １．５８Ｅ－０３
１８ ０．７ ２．０１Ｅ－０４ －９．８５Ｅ－０４ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ －３．２７Ｅ－０４ １．５０Ｅ－０３
１９ ０．８ ３．４１Ｅ－０４ －９．１４Ｅ－０４ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ －４．６７Ｅ－０４ １．４３Ｅ－０３
２０ ０．９ ４．８０Ｅ－０４ －８．４２Ｅ－０４ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ －６．０６Ｅ－０４ １．３６Ｅ－０３
２１ １ ７．８７Ｅ－０４ －６．８４Ｅ－０４ －１．２６Ｅ－０４ ５．１８Ｅ－０４ －９．１３Ｅ－０４ １．２０Ｅ－０３

图９　轴系振动测量系统示意图

Ｆｉｇ．９　Ｔｈｅｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓｙｓｔｅｍｏｆｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎ

图１０　涡流位移传感器的安装

Ｆｉｇ．１０　Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｏｆｅｄｄｙｃｕｒｒｅｎｔｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓｅｎｓｏｒ

４．２　台架试验内容
在试验轴系艉部加载２０ｋｇ轮盘模拟推进器的

悬臂载荷，试验在５００ｒ／ｍｉｎ的定转速下完成．
ａ）首先利用激光对中仪，将三个轴承调整至

等高状态，及直线校中状态；

ｂ）测量此状态下的轴系振动情况；
ｃ）调整２＃轴承的标高，将其降低０．５ｍｍ，测量

此状态下的轴系振动情况；

ｄ）调整２＃轴承的标高，将其抬高０．５ｍｍ，测量
此状态下的轴系振动情况．
４．３　试验结果与理论计算对比分析
４．３．１　直线校中状态对比分析

通过试验，得到试验轴系在直线校中状态下转

速为５００ｒ／ｍｉｎ时动力学响应．２＃轴承处振动时间
历程图和频域图如图１１、图１２所示．

从上面试验和计算结果的对比可以看出计算

和试验振动响应的线谱频率基本一致，主要是一倍

频和二倍频．
４．３．２　２＃轴承抬高０．５ｍｍ试验

通过试验，得到轴系在直线校中状态基础上２＃

轴承标高上升０．５ｍｍ、转速为５００ｒ／ｍｉｎ时轴系动
力学响应，各轴承处振动时间历程图和幅值图如图

１３、图１４所示．
从上面试验结果和计算结果的对比可以看出

计算和试验振动响应的线谱频率一致，主要是一倍

频和二倍频．
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图１１　２＃轴承响应时域图

Ｆｉｇ．１１　Ｔｉｍｅｒｅｓｐｏｎｓｅｇｒａｐｈｏｆ２＃ｂｅａｒｉｎｇ

图１２　２＃轴承响应频域图

Ｆｉｇ．１２　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｇｒａｐｈｏｆ２＃ｂｅａｒｉｎｇ

图１３　２＃轴承响应时域图

Ｆｉｇ．１３　Ｔｉｍｅｒｅｓｐｏｎｓｅｇｒａｐｈｏｆ２＃ｂｅａｒｉｎｇ

４．３．３　２＃轴承标高降低０．５ｍｍ试验
通过试验，得到轴系在直线校中状态基础上２＃

轴承标高下降０．５ｍｍ、转速为５００ｒ／ｍｉｎ时轴系动
力学响应，各轴承处振动时间历程图和幅值图如图

１５、图１６所示．

图１４　２＃轴承响应频域图

Ｆｉｇ．１４　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｇｒａｐｈｏｆ２＃ｂｅａｒｉｎｇ

图１５　２＃轴承响应时域图

Ｆｉｇ．１５　Ｔｉｍｅｒｅｓｐｏｎｓｅｇｒａｐｈｏｆ２＃ｂｅａｒｉｎｇ

图１６　２＃轴承响应频域图

Ｆｉｇ．１６　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｇｒａｐｈｏｆ２＃ｂｅａｒｉｎｇ

从上面试验结果和计算结果的对比可以看出

计算和试验振动响应的线谱频率一致，主要是一倍

频和二倍频．
４．３．４　试验结果与计算结果对比

将台架试验所测量的不同校中状态下各轴承

处的振动位移幅值与理论计算结果进行对比，结果
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如表２所示．

表２　试验结果与理论计算结果对比

Ｔａｂｌｅ２　Ｔｈｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌａｎｄｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌｒｅｓｕｌｔｓ

Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｒｅｓｕｌｔｓ Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌｒｅｓｕｌｔｓ Ｅｒｒｏｒ

Ｆｕｎｄａｍｅｎｔａｌ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
（ｕｍ）

Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
ｄｏｕｂｌｅｄ
（ｕｍ）

Ｐａｓｓ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
（ｕｍ）

Ｆｕｎｄａｍｅｎｔａｌ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
（ｕｍ）

Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
ｄｏｕｂｌｅｄ
（ｕｍ）

Ｐａｓｓ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
（ｕｍ）

Ｆｕｎｄａｍｅｎｔａｌ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
（ｕｍ）

Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
ｄｏｕｂｌｅｄ
（ｕｍ）

Ｐａｓｓ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
（ｕｍ）

Ｎｏ
ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

３＃ｂｅａｒｉｎｇ ２１．２ ２０ ４５．３ １８．７ １９．５ ３８．２ －１１．７９％ －２．５０％ －１５．６７％
２＃ｂｅａｒｉｎｇ １７４．５ ７７．９ ２３５．８

１８８．
２５

７５．９５ ２６４．２ ７．８８％ －２．５０％ １２．０４％
１＃ｂｅａｒｉｎｇ １９３．９ ２２８．８ ４３８．９ ２１０ ２５８ ４６７ ８．３０％ １２．７６％ ６．４０％

２＃ｂｅａｒｉｎｇ
ｕｐ０．５ｍｍ

３＃ｂｅａｒｉｎｇ １５．４ ３．６ １７．４ １３．４ ３．０３ １６．４ －１２．９９％ －１５．８３％ －５．７５％
２＃ｂｅａｒｉｎｇ ７５ １４．５ ９１．３ ６８．９ １１．６１ ８０．１ －８．１３％ －１９．９３％ －１２．２７％
１＃ｂｅａｒｉｎｇ ７４．８ ４６．９ １３０．４ ６８．８ ４０．２ １０９ －８．０２％ －１４．２９％ －１６．４１％

２＃ｂｅａｒｉｎｇ
ｄｏｗｎ０．５ｍｍ

３＃ｂｅａｒｉｎｇ １７．１ １３．３ ３０．８ １５．９ １１．８ ２７．７ －７．０２％ －１１．２８％ －１０．０６％
２＃ｂｅａｒｉｎｇ １３５．４ ５１．９ １９６．２

１２３．
６９

４２．０２
１６５．
０４

－８．６５％ －１９．０４％ －１５．８８％
１＃ｂｅａｒｉｎｇ １３５．５ １４７．４ ３１５．５ １３９ １５６ ２９５ ２．５８％ ５．８３％ －６．５０％

５　结论

通过轴系校中对轴系振动影响分析研究，可以

得出以下结论：

（１）轴系校中状态变化导致弹性联轴器艏艉
法兰产生轴系不对中，会产生周期性的附加激励，

即不对中激励．
（２）轴系不对中激励受不对中量绝对值大小

影响，不对中量绝对值越大，激励的幅值越大．
（３）台架试验结果表明，不同校中状态下，轴

系１倍频、２倍频以及通频的振幅计算结果与台架
试验结果相对误差小于２０％，表明不对中激励数
学模型的准确性满足工程应用要求．
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