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不同轴承支撑下碰摩转子系统的动力学特性

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摘要　研究了不同类型轴承支撑下的转子碰摩故障振动特征。首先，采用了计及回转效应、剪切效应及横向扭转

的梁单元建立了实验装置转子的有限元分析模型；然后，通过二维计算流体力学方法得到不同类型轴承的动力学

参数；最后，在此基础上，结合非线性动力学理论，分析比较了转子在圆柱轴承、可倾瓦轴承等５种轴承支撑下的碰

摩非线性动力学行为。研究结果表明：在椭圆轴承、五瓦轴承和四瓦可倾瓦轴承支撑下，系统主要表现为同频周期

运动；而对于圆柱轴承和四油叶轴承支撑，系统会出现较复杂的运动。本研究工作是对之前转子碰摩非线性动力

学研究的扩展，所得计算结果可为大型高速旋转机械系统动态设计制造和碰摩故障的诊断和控制提供理论参考。
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引　言

减小旋转部件和静止部件之间的间隙是提高透

平机械效率的重要途径，然而，由此而带来的动静件

碰摩是影响透平机械高效运行的主要障碍，多年来

已成为工程学术界讨论的热点和难点问题。

Ｍｕｓｚｙｎｓｋａ
［１］对碰摩的机理、现象、分析及诊断

方法进行了综述。Ｓａｇｈｅｅｒ
［２］又进行了补充，并概述

了刚度、阻尼、库伦摩擦力、转子加速度、支撑结构的

对称性、热效应以及盘的柔性等参数对碰摩转子的

非线性动力学的影响。由于碰摩本身的复杂性，定

量的研究结果很少，尤其是在实际的透平机械的碰

摩方面。对碰摩问题的研究，主要可分为两类：一是

转子系统的整体振动响应［３１０］；二是局部碰摩导致

的热及应力问题［１１］。在理论模型方面，所建立的模

型主要是Ｊｅｆｆｃｏｔｔ转子系统质点模型
［３］以及双盘转

子轴承系统动力学行为的研究
［５，７，９］。在建模方法

上，主要有集中参数模型［３］和有限元分析模型［９，１１］。

在非线性特征描述方面，通常使用时间历程、轴心轨

迹、分岔图、Ｐｏｉｎｃａｒé截面图和频谱图等。研究结果

显示，碰摩振动响应特征较复杂，有同频周期运动、

倍周期、拟周期甚至混沌运动。同时，针对碰摩现

象，还进行了大量的实验研究：文献［４］研究了圆柱

油膜轴承支撑下的动力学现象；文献［６］研究了滚动

轴承支撑下的动力学现象；文献［８］研究了椭圆轴承

支撑下的动力学现象。

由于碰摩本身的复杂性，使得目前基于理论模

型研究同实际透平机组的碰摩响应存在较大的差

异［２，１２］，这种差异来自于转子模型、碰摩力模型以及

轴承模型上的差异。由于轴承性能对转子动力学性

能的巨大影响，近年来，将轴承性能简化成线性的刚

度和阻尼系数，并通过扰动法求解雷诺方程以定量

地确定这些系数的方法在工业上得到了大量的应

用，并表现出较好的精度。笔者以三轮盘实验转子

为对象，研究工业常用的圆柱轴承、椭圆轴承、四油

叶轴承、五瓦可倾瓦轴承和四瓦可倾瓦轴承对转子

系统碰摩振动响应的影响，以此来扩展碰摩非线性

研究的内容，丰富碰摩动力学响应的特征。

１　局部径向碰摩转子系统动力学模型

研究模型来源于所在转子实验台，为如图１所

示的含有局部径向碰摩故障的多盘转子系统，轴的

转动角速度为ω。轴承对轴的作用简化为弹簧和

阻尼作用，且刚度系数和阻尼系数随转速变化。仅

考虑盘２有径向碰摩故障，静子的径向刚度为犽狉，初

始动静间隙为δ狉，盘２和静子之间的碰摩忽略摩擦

 国家自然科学基金资助项目（５１２７５０２８，５１１３５００１）；国家重点基础研究发展计划（“九七三”计划）资助项目

（２０１２ＣＢ０２６０００）；中央高校基本科研业务费资助项目（ＺＺ１２２０）
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的热效应，且假定为弹性碰撞，因此作用在盘２上的

碰摩力（犘狓，犘狔）与径向位移犲之间的关系为

犘狓

犘
烅
烄
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烍
烌

烎狔
＝－
犽狉（犲－δ狉）

犲

１ 犳

－犳［ ］１
狓狅２

狔狅
烅
烄

烆
烍
烌

烎２
（犲≥δ狉） （１）

　　　　　狆狓＝狆狔＝０（犲＜δ狉） （２）

其中：犲＝ 狓２狅２＋狔
２
狅槡 ２；狓狅２ 和狔狅２ 为盘２几何中心的

横向位移。

图１　多盘碰摩转子轴承系统

Ｆｉｇ．１　Ｔｈｅｍｅｃｈａｎｉｃｍｏｄｅｌｏｆｒｏｔｏｒｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍ

ｗｉｔｈｒｕｂｉｍｐａｃｔ

２　转子系统有限元动力学模型

采用考虑了回转效应和剪切效应的梁单元，两

端轴承支承的三盘转子系统的有限元模型如图２所

示。整个系统离散为２６个结点，共２５个单元。盘

分别位于节点９，１２和１８处。每个节点有４个自由

度，分别为横向方向的移动以及转动，即犪犻 ＝

狓犻 狔犻 θ狓犻 θ狔（ ）犻
Ｔ ，犻＝１，２，…，２６。系统的振

动方程表示为

犕̈犪（狋）＋犆犪（狋）＋犓犪（狋）＝犉（狋） （３）

其中：犕 为结构质量矩阵；犆为阻尼矩阵；犓为结构

刚度矩阵；犪为结构位移列阵；犉为结构载荷列阵。

阻尼矩阵犆包含Ｒａｙｌｅｉｇｈ阻尼矩阵和陀螺矩

阵，Ｒａｙｌｅｉｇｈ阻尼矩阵为 犕 和犓 的线性组合，即

α犕 ＋β犓 ，α和β是不依赖于频率的常数，这两个常

数与系统的阻尼系数和前两阶固有频率有关。结构

载荷矩阵犉（狋）由碰摩力、不平衡力及重力组成。系

统运动微分方程采用Ｎｅｗｍａｒｋ方法求解。

图２　系统有限元模型

Ｆｉｇ．２　Ｔｈｅｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｓｙｓｔｅｍ

３　数值计算与分析

对于图１所示的转子轴承系统动力学模型，分

别讨论了圆柱轴承、椭圆轴承、五瓦轴承、四油叶轴

承及四瓦可倾瓦轴承共５种轴承对系统动力学行为

的影响，５种轴承的有关参数见表１，对应系统的一

阶临界转速分别为３８５９，２５３８，４７１９，３７９７和

４７３７ｒ／ｍｉｎ。结构的其余有关参数如下：盘２有偏

心量犫＝０．１ｍｍ；盘１，２，３的直径分别为１２３，３００

和１２３ｍｍ；厚度分别为７０和５０ｍｍ；静子的径向

表１　轴承参数

犜犪犫．１　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犫犲犪狉犻狀犵狊

类型
轴承宽度

犔／ｍｍ

轴颈直径

犇狊／ｍｍ

半径间隙

犆犫／ｍｍ

间隙比

２犆犫／犇
预负荷

支点

位置
包角

润滑油量

犙ｓｕｐ／ｌｐｍ

圆柱轴承 ２０ ５０ ０．０５ ０．００２ ０．０ ０．０ — —

椭圆轴承 ２０ ５０ ０．０５ ０．００２ ０．５ ０．５ — —

五瓦轴承 ２０ ５０ ０．０５ ０．００２ ０．０ ０．５ ６０ ５０

四油叶轴承 ２０ ５０ ０．０５ ０．００２ ０．５ ０．５ ７５ —

四瓦可倾互轴承 ２０ ５０ ０．０５ ０．００２ ０．０ ０．５ ７５ ５０

刚度取值为４５×１０６Ｎ／ｍ；径向间隙为０．１ｍｍ；轴

的长度为９５０ｍｍ；直径为５０ｍｍ。

　　轴承间隙内的油膜厚度和压力的分布，可以用

式（４）所示的雷诺方程来表示。在方程右侧，第１项

是刚度项，第２项是阻尼项



τ

犺３

μ
（狆
τ（ ））＋狕

犺３

μ
（狆
狕（ ））＝６ω犚ｄ犺ｄτ＋１２

ｄ犺
ｄ狋

（４）

其中：τ为弧长坐标；狆＝狆（τ，狕），犺＝犺（τ，狕），０≤τ≤

２π犚，－犔／２≤狕≤犔／２；μ为黏度；狆（τ，狕）为油膜的

压力分布；犺（τ，狕）为油膜的厚度分布；犔为轴承的

轴向长度。

求解该方程并在得到压力分布狆（τ，狕）后在轴

颈表面进行积分，可得到油膜力为

犉狓＝－∫
犔／２

－犔／２∫
２π犚

０
狆（τ，狕）ｃｏｓ（

τ
犚
）ｄτｄ狕 （５）

犉狔＝－∫
犔／２

－犔／２∫
２π犚

０
狆（τ，狕）ｓｉｎ（

τ
犚
）ｄτｄ狕 （６）
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　　对油膜力求偏导数，就可以得到轴承的线性化

的４个刚度系数和４个阻尼系数为

犓犻犼＝－犉犻／狓犼 （７）

犆犻犼＝－犉犻／狓犼 （８）

　　很多文献对式（４）忽略了轴向的压力项（长轴承

理论）或者周向的压力项（短轴承理论），从而使其变

成常微分方程。在本研究中，通过二维的计算流体

力学方法，用小扰动法来求解线性化的刚度和阻尼

系数。轴承线性化的刚度和阻尼模型如图３（ａ）所

示，图３（ｂ）和图３（ｃ）分别是狓和狔方向的主刚度系

数犓狓狓和犓狔狔，图３（ｄ）和图３（ｅ）分别是交叉刚度系

数犓狓狔和犓狔狓。从图中可以看出，对于相同轴颈尺

寸的不同类型的轴承，它们的刚度系数之间存在巨

大的差异，尤其是对于可倾瓦轴承的交叉刚度系数

可以认为是零，而圆柱轴承的交叉刚度最大。阻尼

系数也有相似的差异，这里未在图中列出。保持系

统的其他参数不变，以转动角速度狑为参变量，分析

不同轴承支撑的复杂转子系统非线性动力学行为，

图３　５种不同轴承的刚度和阻尼系数

Ｆｉｇ．３　Ｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｎｄｄａｍｐｉｎｇｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔｓｏｆ５ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｂｅａｒｉｎｇｓ

从而探讨轴承类型对系统动力学行为的影响。

图４为盘２轴心狓位移随转速变化的分岔图。

由图可知，当转子由椭圆轴承、五瓦可倾瓦轴承和四

瓦可倾瓦轴承支撑时，系统呈现的主要都是周期１

运动，只在很窄的转速范围内出现周期２运动，明显

区别于圆柱轴承和四油叶轴承支撑时系统的动力学

行为，说明由这３种轴承支撑的系统具有较好的稳

定性，系统的非线性特征不明显。当转子由圆柱轴

承和四油叶轴承支撑时，系统响应特征复杂，系统经

历由同频周期运动→周期２运动→周期４运动等丰

富的动力响应过程，但比较图４（ａ）和（ｄ）可以看出，

与圆柱轴承支撑相比，由四油叶轴承支撑的系统进

入倍周期运动的转速值增大了。对于同类型的四瓦

和五瓦轴承，系统的振动特征相似，但幅值有变化。

综合图３和图４可得知，对于所讨论的５种轴承，椭

圆轴承和可倾瓦支撑下系统稳定性较好。

图５～图８为转速狀＝１３ｋｒ／ｍｉｎ时，不同轴承

支撑下系统响应的轴心轨迹、Ｐｏｉｎｃａｒｅ截面图、时域

图４　系统狓位移随转速变化的分岔图

Ｆｉｇ．４　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｓｏｆ狓ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｖｅｒｓｕｓ

ｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄ
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波形和幅值谱图。由于四瓦可倾瓦轴承支撑时系统

的振动特性类似于五瓦可倾瓦轴承，因此图５～图８

没有列出其振动规律图。可以看出，不同轴承支撑

下，系统动力学特征有显著的区别。对于椭圆轴承

支撑的情况，与分岔图一致，对于所给的系统参数，

系统表现为和无碰摩系统一致的同频周期运动。

图５　系统响应的轴心轨迹

Ｆｉｇ．５　Ｓｈａｆｔｃｅｎｔｅｒｔｒａｊｅｃｔｏｒｉｅｓｏｆｓｙｓｔｅｍ

图６　系统响应的Ｐｏｉｎｃａｒｅ截面图

Ｆｉｇ．６　Ｐｏｉｎｃａｒｅｓｅｃｔｉｏｎｍａｐｓｏｆｓｙｓｔｅｍ

对于圆柱轴承和四油叶轴承支撑的情况，从

图５～图８中的（ａ）和（ｄ）图可以看出，出现典型的

碰摩特征。对应的Ｐｏｉｎｃａｒｅ截面图有４个映射点，

对应频谱图在１／４，１／２，１和１
１

２
倍频处有４个集中

图７　系统响应的时域波形图

Ｆｉｇ．７　Ｔｉｍｅｔｒａｎｓｉｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅｐｌｏｔｓｏｆｓｙｓｔｅｍ

图８　系统响应的频谱图

Ｆｉｇ．８　Ｆｏｕｒｉｅｒａｍｐｌｉｔｕｄｅｓｐｅｃｔｒｕｍｓｏｆｓｙｓｔｅｍ

峰值，说明系统为倍４周期解，且振动能量主要集中

在分频和１倍基频处，分频占主导。轴心轨迹为有

规律的运动，时域波形图出现明显削波现象。对于

可倾瓦轴承支撑的情况，系统表现为周期２运动，但

碰摩特征不是很明显，振动能量主要集中在基频处，

分频对应的幅值很小。通过分析可知，对于大型的

多盘复杂转子系统，当系统由椭圆轴承和可倾瓦轴

承支撑时，系统的稳定性相对较好，即使出现碰摩现

象，碰摩特征也不是很明显。
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４　结束语

笔者分析比较了圆柱轴承等５种轴承支撑下三

盘转子轴承系统的动力特性，主要讨论不同轴承类

型对碰摩转子系统动力学行为的影响。分析结果表

明，对应不同的轴承支撑，系统呈现出不同的响应特

征。对于椭圆轴承、五瓦和四瓦可倾瓦轴承支撑的

情况，相应于所给参数系统主要表现为无碰摩响应

特征，对应于倍周期运动的转速范围很窄，且碰摩特

征不是很明显。对于圆柱轴承和四油叶轴承支撑，

系统在转速较小时表现为周期一运动，随着转速的

增加，出现碰摩行为，频谱分析中有同频、分频等信

号，时域波形图出现明显削波现象。此外，两者的行

为也有区别，后者初始同频周期运动对应的转速范围

要比前者宽。通过对比分析可见，在所给参数下，椭

圆轴承、五瓦和四瓦可倾瓦轴承支撑时，特别是椭圆

轴承支撑，该三盘转子系统的稳定性相对较好，而圆

柱轴承和四油叶轴承支撑时，系统响应特征较复杂。
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