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摘要　 针对三支撑汽轮机组、压缩机组等轴系中各转子动平衡合格，但安装试车后仍发生轴系不平衡振动

故障问题，提出研究各跨转子残余不平衡量相位差组合对轴系振动特性的影响．首先，通过构建两跨三支撑

轴系动力学有限元模型，进行轴系转子间残余不平衡量相位差典型组合，分析三支撑轴系不平衡稳态响应，

得到轴系支撑处振动随各转子残余不平衡量相位差典型组合的关系，发现残余不平衡量相位差组合对高转

速下轴系振动影响大，以 ０－１８０ 典型组合下各支撑振动幅值最小，不同于传统双支撑轴系 ０－０ 组合下振动

最优的结论，最后开展轴系残余不平衡量相位差组合振动特性实验验证．论文结论可为这类三支撑轴系不平

衡振动故障诊断和控制提供新的思路和参考．
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引言

采用三支撑轴系结构的汽轮机组、压缩机组，
与目前常规的双支撑轴系结构相比，相邻各转子振

动特性相互耦合，转子间振动相互关联大，造成轴

系振动情况更为复杂．在工程中多次出现单转子平

衡满足振动合格要求，在现场组装后发生轴系不平

衡故障导致振动超标等现象［１］ ．针对多转子轴系不

平衡振动问题，国内外开展了很多研究工作，其中

Ｄｉｎｇ［２］研究了多支承转子系统多面不平衡特性．
Ｓｈｉｈ 等［３，４］ 研究柔性转子不平衡量分布的识别法．
Ｄｅ Ｃａｓｔｒｏ 等［５］提出转子不平衡力的识别搜索算法．
Ｔｉｗａｒｉ 等［６］ 通过脉冲响应评估转子轴承系统残余

不平衡量．Ｙａｏ 等［７］ 分析了转速、偏心率和联轴器

耦合刚度对两跨三支撑轴系动力学特性的影响．
Ｗａｎｇ 等［８］开展了不平衡量位置对转子动力学特性

影响分析．高金吉院士在传统五维对中基础上，提
出考虑各转子残余不平衡量相位相互耦联（一维）
的多转子轴系“六维对中”思想［９］ ．基于单转子振动

特性和相邻转子挠度互为影响理论，文献［１０］提

出轴系相邻转子失衡挠度的同相组合最优观点．韩
清凯等［１１］研究了双圆盘不平衡转子系统非线性动

力学特性．赵荣珍等［１２］ 研究了双侧转子对双跨转

子轴承系统中间轴颈振动的影响．张欢等［１３］ 研究

了航空发动机双转子结构的稳态不平衡响应．刘淑

莲等［１４］开展基于全息谱分析的非线性转子系统不

平衡量识别研究．王美令等［１５］ 开展转盘偏置对转

子系统动力学特性的影响研究．韩军等［１６］ 研究了

基于模型的双转子⁃支撑系统不平衡故障识别法．
许琦等［１７］以传统四跨八支撑轴系转子为例，采用

有限元法研究了多跨转子不平衡动力学匹配问题．
崔亚辉等［１８］分析了单支撑超超临界汽轮机轴系不

平衡响应．此外，郭玉杰等［１９］ 研究了支撑标高对轴

系不平衡振动特性的影响．以上研究多以传统双支

撑轴系结构为对象，开展不平衡量幅值和轴向位

置，以及进行不平衡量识别等方面研究．由于材料、
制造和装配等因素限制使各转子在动平衡后总会

存在一定量的残余不平衡，它们组装成轴系后各转

子残余不平衡量相位差组合会影响三支撑轴系结

构振动，这方面的研究鲜有报道．
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因此，针对汽轮机组、压缩机组等三支撑轴系

转子结构特点，通过仿真和实验研究各转子间典型

残余不平衡相位差组合对三支撑轴系振动特性的

影响，找出各支撑处振动最小的残余不平衡相位差

组合，以形成考虑残余不平衡量相位差组合的三支

撑轴系不平衡振动抑制方法，为解决透平机组多转

子轴系不平衡振动问题提供新思路和途径．

１　 轴系动力学建模与振动特性仿真

１．１　 残余不平衡激励下轴系动力学方程

转子残余不平衡质量所引起的振动属于强迫

振动，其响应频率和转速频率相等．对于航空发动

机三支撑轴系而言，每跨转子都会因材质不均匀、
加工装配误差等因素而在叶轮等部位产生不平衡，
虽然在出厂前会进行高速动平衡，但仍会存在一定

量的许用残余不平衡量．而由于转子跨数多，又使

得轴系间各跨转子的残余不平衡量幅值大小、轴向

位置、相位差分布形式多样，因此其组合具有随机

性．目前，转子系统的运动方程多根据 Ｒｉｔｚ 原理建

立，采用互相重叠的三次多项式作为广义坐标，因
此整个转轴可作为连续梁系统来处理．这样的转子

系统包含了内外阻尼、陀螺力矩、不平衡力和其他

各种线性和非线性力，具有高维和局部非线性的特

点．为便于说明，以由三个轴承支撑的两跨转子系

统为例，每跨转子的残余不平衡量简化到一个圆盘

上，经过模态降阶后系统运动方程可写为［１４］：
Ｍｑ̈＋Ｃｑ̇＋Ｋｑ＝Ｂ１Ｆｕ１＋Ｂ２Ｆｕ２＋Ｂ３Ｆｏ１＋Ｂ４Ｆｏ２＋Ｂ５Ｆｏ３

（１）
其中 ｑ 为系统位移矢量，Ｍ 为系统的质量矩阵，Ｃ
为系统的阻尼矩阵（包括内阻尼和陀螺力矩），Ｋ 为

系统刚度矩阵，Ｂ ｉ 为作用力位置矩阵，Ｆｕ１和 Ｆｕ２分

别为两跨转子上残余不平衡量产生激励力，Ｆｏ１、Ｆｏ２

和 Ｆｏ３是支撑轴系的三个轴承的油膜力．对于不平

衡力 Ｆｕ１、Ｆｕ２可表示为如下形式：
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式中 ｆｕｉｃ ＝ ｆｕｉ ｃｏｓδｉ， ｆｕｉｓ ＝ ｆｕｉ ｓｉｎδｉ；ｍｉ 表示转子上的残

余不平衡质量；ｅｉ 为转子上残余不平衡质量到其回

转中心的距离；ω 为转子绕转轴旋转速度；δｉ 为转

子上残余不平衡量的初始相位；ｉ ＝ １，２，分别表示

轴系中两跨转子．若（δ１－δ２）组合为 ０－０，则表示两

跨转子的残余不平衡量形成同相不平衡；若为

０－１８０，则为反相不平衡．
同时，支撑轴承油膜力可视为近似的周期力，

采用傅里叶级数将其展开分解为水平方向 ｆｘｊ和垂

直方向 ｆｙｊ（ ｊ＝ １，２，３） ．根据振动理论可知：两跨三支

撑转子系统不平衡响应 ｑ 为残余不平衡激励下各

阶模态的线性叠加，其形式可表示为：
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对式（３）求导可得 ｑ̇ 和 ｑ̈，将其代入式（１），取
不平衡响应和激励力工频分量，整理可得出不平衡

响应 ｑ 为：
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其中位置矩阵 Ｂ 可由残余不平衡量所在转子的轴

向位置来确定．显然，从式（４）右边可知不平衡响应

ｑ 不仅与残余不平衡量幅值 ｍｅ、轴向位置有关，还
有残余不平衡量相位差组合（δ１－δ２）有关．
１．２　 两跨三支撑轴系有限元动力学建模

以模拟某型汽轮机组三支撑轴系结构形式的

转子为例，进行有限元动力学建模分析，该轴系的

基本结构参数如表 １ 所示．
表 １　 三支撑轴系基本结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｈａｆｔｉｎｇ ｗｉｔｈ ｔｈｒｅｅ ｓｕｐｐｏｒｔｓ

ρ ／ ｋｇ·ｍ－３ Ｌ ／ ｍｍ ＩＤ ／ ｍｍ ＯＤ ／ ｍｍ Ｍ ／ ｋｇ
Ｓｈａｆｔ １ ７８３０ ６００ ０ １５ ０．８３０
Ｓｈａｆｔ ２ ７８３０ ６００ ０ １５ ０．８３０
Ｂｉｇ Ｄｉｓｋ ７８５０ ３０ ２９ ２００ ６．７６０
Ｄｉｓｋ １ ２７６８ ３５ ２９ ５０ ０．１２６
Ｄｉｓｋ ２ ７８５０ ３５ ２９ ４０ ０．１６４
Ｓｈａｆｔｉｎｇ — １２１０ — — ３０．４９８

７４４
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根据表 １ 中基本参数，采用有限元法，构建的

两跨三支撑轴系有限元模型如图 １ 所示．其中 ４ 个

大圆盘中心点分别对应节点 ３、５、１０、１２，小圆盘 １
中心点为节点 ４，小圆盘 ２ 中心点为节点 １１；轴系

采用三个刚性支撑，分别对应节点 ２、６、１３，其主刚

度均设为 ５×１０４Ｎ ／ ｍｍ；各转子间采用刚性联轴器，
按照等效原则将其模化为轴段，其中径向刚度设为

１×１０５Ｎ ／ ｍｍ．轴系转子模型共 １２ 个主单元，２６ 个子

单元，６ 个转盘，１４ 个节点，总计 ５４ 个自由度．由于

本文只分析轴系前三阶临界转速，故自由度个数理

论上大于 ３ 即满足要求［２０］ ．

图 １　 两跨三支撑轴系有限元模型

Ｆｉｇ．１　 ＦＥＭ ｏｆ ｓｈａｆｔｉｎｇ ｗｉｔｈ ｔｗｏ ｓｐａｎｓ ａｎｄ ｔｈｒｅｅ ｓｕｐｐｏｒｔｓ

在构建了轴系动力学有限元模型后，采用直接

积分法求解微分方程的齐次解，得到轴系前三阶无

阻尼临界转速及相应的振型，结果如图 ２ 所示．

图 ２　 轴系前三阶临界转速及振型

Ｆｉｇ．２　 Ｆｉｒｓｔ ｔｈｒｅｅ ｃｒｉｔｉｃａｌ ｓｐｅｅｄｓ ａｎｄ ｍｏｄｅ ｓｈａｐｅ ｏｆ ｓｈａｆｔｉｎｇ

从分析结果可知三支撑轴系前三阶临界转速

分别为：１１９５、２１８１、３８７６ｒｐｍ．且可知轴系前两阶振

型对应第二、一跨转子的一阶弯曲振型，轴系第三

阶振型则对应第二跨转子的二阶弯曲振型．
１．３　 轴系残余不平衡相位差组合涡动响应分析

由于目前汽轮机工作转速一般高于轴系中各

跨转子的一阶临界转速值而低于二阶临界转速值，
再结合本节中两跨三支撑轴系结构特点，选取

９００ｒｐｍ 和 ３０００ｒｐｍ 两种典型转速，以分别考虑轴

系在刚性转子和柔性转子两种情况下，轴系中各跨

转子间残余不平衡量相位差组合对轴系振动特性

的影响．为便于表述，将每跨转子的残余不平衡量

进行简化，合成集中到各跨转子中间节点位置，即
在三支撑轴系动力学有限元模型节点 ４ 和 １１ 处施

加大小为 ０．４ｋｇ·ｍｍ，相位差组合按照 ０－０ 和 ０－
１８０ 两种典型情况的不平衡量，以模拟轴系中两跨

转子的残余不平衡量，分析 ９００ 和 ３０００ｒｐｍ 典型转

速下轴系涡动轨迹，结果分别如图 ３ 和 ４ 所示．

图 ３　 相位差组合 ０－０ 下轴系的涡动轨迹

Ｆｉｇ．３　 Ｓｈａｆｔ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｄｕｅ ｔｏ ０－０ ｐｈａｓｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ ｕｎｂａｌａｎｃｅｓ

在三支撑轴系有限元模型基础上，通过在节点

９ 处增加一个支撑，使之成为传统的两跨四支撑轴

系，同理进行 ０－０ 和 ０－１８０ 两种典型残余不平衡

相位差组合下轴系涡动轨迹分析，以进行两种支撑

下轴系振动特性对比．根据涡动轨迹图，整理 ０－０
和 ０－１８０ 两种典型相位差组合下两跨转子轴系涡

动轨迹最大轨迹圆半径 Ｏｒ，结果如表 ２ 所示．

８４４
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图 ４　 相位差组合 ０－１８０ 下轴系的涡动轨迹

Ｆｉｇ．４　 Ｓｈａｆｔ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｄｕｅ ｔｏ ０－１８０ ｐｈａｓｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｆ ｕｎｂａｌａｎｃｅｓ

表 ２　 两跨转子轴系涡动轨迹特性参数

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｆｅａｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｓｈａｆｔ ｒｅｓｐｏｎｓｅ

ｆｏｒ ｔｗｏ⁃ｓｐａｎ ｓｈａｆｔｉｎｇ

Ｓｐｅｅｄ
／ ｒｐｍ

Ｐｈａｓｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ
／ （°）

Ｏｒ ｏｆ Ｓｈａｆｔｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｔｈｒｅｅ⁃ｓｕｐｐｏｒｔ ／ ｍｍ

Ｏｒ ｏｆ Ｓｈａｆｔｉｎｇ ｗｉｔｈ
ｆｏｕｒ⁃ｓｕｐｐｏｒｔ ／ ｍｍ

９００ ０－０ ０．０３１１ ０．０１２８
９００ ０－１８０ ０．０６９８ ０．０１１０
３０００ ０－０ ０．１３０１ ０．１１０１
３０００ ０－１８０ ０．０６５４ ０．１３２５

根据两跨三支撑和两跨四支撑轴系的涡动轨

迹情况，结合转子振动特性和轴系相邻转子间振动

影响规律，分析两跨三支撑轴系残余不平衡量相位

差组合下振动特性规律如下：
（１）在 ９００ｒｐｍ 低转速下，即轴系一阶临界转

速之下，轴系涡动轨迹最大半径 Ｏｒ 值均比较小，说
明各转子残余不平衡相位差对轴系振动的影响较

小，且传统四支撑比三支撑结构的振动更小．事实

上，经过高速动平衡合格后各转子残余不平衡量较

小，如果轴系工作在临界转速区域以下，则该轴系

振动一般小于残余不平衡量偏心值，故低转速下可

忽略轴系各转子残余不平衡相位差的影响．
（２）在 ３０００ｒｐｍ 高转速下，即轴系各跨转子的

一阶临界转速之上和二阶临界转速之下，Ｏｒ 值均

比较大，说明各转子残余不平衡相位差对轴系振动

影响较大．在 ０－０ 相位差组合下，两跨三支撑轴系

中两跨转子的涡动轨迹均位于转轴的同侧．而在 ０－
１８０ 相位差组合下，两跨转子的涡动轨迹则位于转

轴的不同侧，这说明随着残余不平衡量相位差组合

的变化，由不同阶次的振型曲线叠加而成的涡动轨

迹曲线也发生了改变．
（３）从最大轴系涡动轨迹半径值来看，对于传

统双支撑轴系结构，０－０ 比 ０－１８０ 相位差组合对轴

系振动要略小，说明传统双支撑同相组合最优，这
与文献［９］得出的轴系相邻两转子振动影响规律

相符．而对三支撑轴系，０－１８０ 比 ０－０ 组合的振动

要小，这与 ０－１８０ 组合下各跨转子残余不平衡挠度

使得振型涡动曲线往轴系旋转中心线偏移，从而使

三支撑轴系的不平衡挠度峰值变小有关．

２　 残余不平衡相位差组合振动实验

２．１　 残余不平衡相位差组合振动实验系统

为验证和分析两跨三支撑轴系残余不平衡相

位差组合振动特性仿真结论，按照表 １ 中的基本参

数，设计两跨三支撑轴系结构，搭建轴系模拟实验

台如图 ５ 所示，包括有两跨三支撑轴系结构、带驱

动装置、传感器与振动测试系统．其中实验台支撑

系统为 ＨＭ２０Ｎ 卧式硬支撑动平衡机摆架，各支撑

摆架采用两个对称滚轮结构形式来支撑转轴，并可

通过调整固定滚轮横梁的高度来设置支撑摆架的

标高．在实验过程中，只留下 １＃、２＃和 ３＃共三个摆架

支撑轴系．

图 ５　 两跨三支撑转子实验台及测试系统

Ｆｉｇ．５　 Ｔｗｏ⁃ｓｐａｎ ａｎｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｓｕｐｐｏｒｔ ｓｈａｆｔｉｎｇ ｒｉｇ ａｎｄ ｔｅｓｔｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

采用 ＬＭＳ 测试系统进行振动数据采集，其中

分析频谱带宽为 ５１２ Ｈｚ，分辨率为 ０．５ Ｈｚ，谱线数

１０２４．三个支撑摆架内嵌灵敏度 ３１０ｍＶ ／ （ｍｍ·ｓ－１）
振动速度传感器测量转轴水平方向振动．
２．２　 三支撑轴系残余不平衡相位差组合振动实验

为保证实验效果，先将两跨三支撑轴系的各跨

转子进行单转子高速动平衡，然后通过刚性联轴器

９４４



动　 力　 学　 与　 控　 制　 学　 报 ２０１７ 年第 １５ 卷

将其连成轴系，进行轴系初始状态即未加任何配重

螺钉下振动测试，测得三个支撑升速区间 ３００ ～
３３００ｒｐｍ 内工频振动 Ｂｏｄｅ 图，结果如图 ６ 所示．

图 ６　 三支撑轴系初始工频振动

Ｆｉｇ．６　 Ｉｎｉｔｉａｌ １Ｘ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｆｏｒ ｔｗｏ⁃ｓｐａｎ ａｎｄ ｔｈｒｅｅ⁃ｓｕｐｐｏｒｔ ｓｈａｆｔｉｎｇ

从图中可知该两跨三支撑转子轴系的前 ２ 阶

临界转速约为 １１４０ 和 ２１１０ｒｐｍ，分别对应第二跨

和第一跨转子临界转速．显然实测值与 １．１ 节仿真

计算值的相对误差在 ５％以内，根据动力学相似原

则，可判断出仿真建模参数选取合理．为模拟轴系

中各跨转子残余不平衡量相位差随机组合的情况，
采取在转子 １ 的两转盘 ０°方向螺钉孔加 ５ ｇ 螺钉，
然后分别在转子 ２ 的两转盘 ０°、９０°、１８０°、２７０°螺
孔位置上加 ５ ｇ 螺钉组合方式，分别测试三个支撑

在转盘不平衡加重后 ９００ 和 ３０００ ｒｐｍ 转速下的工

频振动，共得到 ４ 组不同不平衡量相位差组合下

９００ 和 ３０００ ｒｐｍ 两转速下的振动数据．
为消除实验过程中原始不平衡量以及驱动系

统对实验转子的影响，根据轴系不平衡激励与振动

响应之间线性关系，利用各组测量数据一致性和可

比性，将测试不平衡加重螺钉的振动响应与初始振

动响应通过矢量运算相减，得到仅由不平衡加重螺

钉引起的转子振动，从而研究各转子残余不平衡量

相位差组合对轴系振动影响．经处理得到 ９００ｒｐｍ
和 ３０００ ｒｐｍ 转速下三个支撑处振幅值如图 ７ 所示．
其中“９００⁃１Ｘ”表示转速为 ９００ ｒｐｍ 时，轴系支撑 １
水平方向 Ｘ 的振动速度幅值，其它依此类推．

２．３　 振动实验数据分析与讨论

从图中实验测试数据，可分析得出两跨三支撑

轴系振动随转子间残余不平衡量相位差组合的变

化规律如下：

图 ７　 不同相位差组合下三支撑轴系振动测试值

Ｆｉｇ．７　 Ｔｅｓｔｉｎｇ ｄａｔａ ｏｆ ｔｈｒｅｅ⁃ｓｕｐｐｏｒｔ ｓｈａｆｔｉｎｇ ｗｉｔｈ ｐｈａｓｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ

（１）当转速为 ９００ ｒｐｍ 时，各支撑处的振幅在

０．００４～０．０２２ ｍｍ ／ ｓ 之间．支撑 １ 和 ３ 的变化趋势基

本一致，而支撑 ２ 的情况则恰恰相反．支撑 ２ 的振

幅波动在三个支撑中最大．
（２）当转速为 ３０００ ｒｐｍ 时，各支撑振幅在 ０．０７

～０．５２ ｍｍ ／ ｓ 之间．０－０ 组合时三个支撑振幅均最

大，而 ０－１８０ 组合时，振幅最小，幅值比高达 １０ 倍．
其中支撑 ２ 的振幅较其它两个支撑的振幅变化要

明显，且波动比较大．
（３）转速 ３０００ ｒｐｍ 下三个支撑的振动幅值约

为转速 ９００ ｒｐｍ 下的 １０ 倍．当轴系为柔性转子时，０
－１８０ 组合最优，０－０ 组合最差；在刚性转子轴系

下，这种规律则表现不明显．支撑 １ 和 ３ 变化趋势

基本一致，而支撑 ２ 振幅较其它两支撑变化要大．

３　 结论

（１）通过研究发现三支撑轴系振动随转子间

残余不平衡量相位差存在明显变化，且最大振幅变

化范围可达 １０ 倍．因此，在各跨转子动平衡合格的

前提下，仍然可通过调整各跨转子间残余不平衡量

相位差组合来有效控制轴系不平衡振动响应．
（２）通过分析转子间残余不平衡量相位差的

典型组合方式，得出 ０－１８０ 组合下三支撑轴系振动

０５４
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最优，而 ０－０ 组合下轴系振动最差．该结论不同于

目前常规双支撑轴系“同相组合为最优”，其原因

与三支撑轴系结构以及激起不平衡阶次振型等因

素有关．
（３）由于三支撑汽轮机组、压缩机组等轴系中

联轴器类型多样、轴承非线性影响、轴承座标高等

因素导致情况复杂多样，难以从理论上严格分析所

有残余不平衡量相位差组合情况．因此需结合具体

结构，根据动平衡报告中残余不平衡量实际数据，
按照“六维对中”基本思想，有针对性的分析得出

相位差优化组合，以满足实际工程的需求．
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ｓｐｏｎｓｅ，　 ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ
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