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摇摆变姿态环境滚动轴承转子系统振动特性分析
∗

郭明军，  林彰雄，  韦忠良
（广西科技大学机械与汽车工程学院  柳州，545616）

摘要  滚动轴承是舰船涡轮动力系统的关键支撑部件，其极易磨损，且鲜有研究涉及摇摆变姿态环境下滚动轴承转

子系统的动力学特性。针对此问题，本研究以滚动轴承支承的双盘转子系统为研究对象，考虑滚动轴承的非线性接

触力、摇摆运动引起的附加刚度、阻尼、附加激励力和转盘的偏心相位差等因素，基于有限元分析理论，建立基础纵

摇运动作用下的滚动轴承转子系统动力学模型，研究系统在不同转速、偏心相位差及摇摆参数下的振动特性。仿真

分析结果表明：相对于无摇摆工况，纵摇状态下的转子系统振动范围会变宽，转子系统水平方向与垂直方向的振动

响应相对大小关系会发生变化，且频谱图中会出现与摇摆运动相关频率成分，其中，水平方向的摇摆频率等于摇摆

运动频率，而垂直方向的摇摆频率是摇摆运动频率的两倍。偏心相位差对基频振动有显著的抑制作用，且当偏心相

位差等于 90°时，基频振动抑制效果最佳，但其不会改变摇摆运动相关频率的幅值大小。在恒定转速下，一方面，摇

摆运动相关频率的幅值随纵摇幅度增大而增大，并最终超过基频幅值；另一方面，水平方向频谱图中的摇摆频率幅

值随摇摆频率增大而增大，并最终超过基频幅值，而基频幅值及垂直方向频谱图中的摇摆频率幅值不受摇摆频率变

化的影响。
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0 引  言

海上航行的舰船不可避免地受到海风波浪等因

素作用，发生姿态倾斜或者低频大幅度的周期性摇

摆运动，使得舰船的涡轮动力装置在纵横摇摆变姿

态环境下运行。滚动轴承作为舰船涡轮动力系统的

关键支撑部件，在这种变姿态环境下的动力学特性

将与无摇摆状态下的情形明显不同，尤其是重力载

荷、陀螺力矩、刚度矩阵等性质的变化会导致转子系

统的异常振动加剧，从而导致舰船的稳定性及抗倾

覆性能降低，极易引发舰船安全事故。因此，在此类

摇摆变姿态环境下，对滚动轴承转子系统的动力学

特性进行深入分析显得尤为重要。

对于基础激励作用下轴承转子系统的研究， 
Han 等［1］基于能量守恒和拉格朗日原理，建立了时

变周期基础运动作用下柔性转子‑轴承系统的有限

元模型，采用离散状态转移矩阵方法对不稳定区域

进行数值获取，详细讨论了转速、基础运动幅值和

基础运动相位对主不稳定区和组合不稳定区的影

响。Lee 等［2］提出了一种基于平均速度概念的状态

空间 Newmark 方法，该方法采用直接时间积分格

式，并将其应用于基础冲击作用下滑动轴承转子系

统的瞬态响应研究中，用电磁激振器施加一系列半

正弦波，在转子‑轴承仿真系统的试验台上进行了

试验，分析结果与试验结果相吻合。文献［3‑4］采

用数值模拟方法研究了转子转速、基础摆动频率及

基础运动幅度等因素对滑动轴承‑转子系统非线性

动 力 学 特 性 的 作 用 规 律 。 张 恩 杰 等［5］采 用 La‑
grange 法建立考虑不平衡质量、轴承油膜、密封流

体及基础振动多激励共同作用的转子系统动力学

模型，对比分析了基础振动对转子系统非线性动力

学特性及失稳转速的影响，研究表明，基础振动使

得系统稳定性降低，其对转子系统动力学响应的影

响具有明确的方向性。张磊等［6‑8］分别研究了摇摆

作用下椭圆瓦和错位瓦轴承转子系统的动力学特

性，并对比了这两种转子轴承系统的安全性与稳定

性。刘镇星等［9］对舰船摇摆作用环境的滑动轴

承‑齿轮转子系统进行动力学建模和仿真，研究发

现船体在摇摆环境下齿轮振动响应中会出现与摇

摆相关的频率成分。刘树鹏［10］对舰船摇摆运动环
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境转子系统振动进行研究，明确了滑动轴承支承环

境转子失稳转速的影响规律。张鹏等［11］建立了基

础摆动条件下电磁轴承‑柔性转子系统的有限元动

力学模型，并利用 Routh‑Hurwitz 准则和 Floquet 理
论分别研究了基础恒定摆动和正弦摆动下转子系

统的稳定性问题，得出了系统的稳定性边界条件。

祝长生等［12］建立了机动飞行时发动机转子系统的

动力学统一模型，分析得出该工况下转子系统上会

产生非周期性的附加外激励力以及附加刚度和阻

尼。Chen 等［13‑14］建立基础运动作用下挤压油膜阻

尼器支承的轴承转子动力学模型，研究了径向偏心

对转子系统动力学特性的作用规律。Han 等［15］建

立了具有开放裂纹和呼吸裂纹的基激转子‑轴承系

统的有限元模型，研究了裂纹转子‑轴承系统在时

变基础运动（滚转、俯仰和偏航）下的动力响应。关

于基础运动激励作用下的滚动轴承‑转子系统的稳

定性，及如何抑制其在摇摆作用下的振动稳定性尚

未见报道。

本研究以滚动轴承支承的双盘转子系统为研

究对象，考虑滚动轴承的非线性接触力、摇摆运动

引起的附加刚度、阻尼及附加激励力和转盘的偏

心 相 位 差 等 因 素 ，建 立 基 础 摇 摆 运 动 下 滚 动 轴

承‑转子系统的动力学模型，研究系统在不同转

速、摇摆参数及偏心相位差下的振动特性。

1 摇摆作用模型

纵摇是一种典型的船体摇摆形式［16］，为了研究

转子系统在纵摇变姿态环境中的振动特性，建立如

图 1 所示的滚动轴承‑转子系统坐标系。

图 1 中包括 3 个坐标系统：O‑xyz为以船体重

心 为 原 点 并 且 固 结 于 船 体 的 相 对 直 角 坐 标 系 ；

O′‑x′ y′ z′ 为不受船体摇摆运动影响的全局坐标

系；O″‑x″ y″ z″ 为以轴承节点为原点并用来表征转

子运动的相对直角坐标系。假设 sa、sb、sc 分别为

转子坐标系 O″‑x″ y″ z″ 的各坐标轴相对于船体坐

标系 O‑xyz各坐标轴的间距。将整个舰船看成一

个整体，其绝对位置可表示为 ( x′， y′， z′)，绕船体

坐标系的转角则表示为 ( θx，θy，θz )。如图 1 所示，

横摇摆动是指船体绕坐标系 O‑xyz的 z轴作周期

运动，该运动发生在 xy平面内，因此转子系统只

在 xy平面产生振动。纵摇摆动是指船体绕坐标

系 O‑xyz的 x轴作周期性运动，其特点是船体航

速方向始终垂直于船体的纵向对称面。

为了研究方便，通常将摇摆运动视为简谐周期

性运动，假设 φx，0 、 fx 、θx，max、 θx 、θ̇x及 θ̈x 依次为纵摇

运动的初始相角、摇摆频率、摇摆幅值、角位移、角速

度及角加速度，则纵摇运动的表达式为

θx = θx，max sin ( 2πfx t+ φx，0 ) （1）

θ̇x = θx，max 2πfx cos ( 2πfx t+ φx，0 ) （2）

θ̈x = -θx，max ( 2πfx )2 sin ( 2πfx t+ φx，0 ) （3）

2 动力学建模

滚动轴承转子系统模型如图 2 所示，图中各轴

段的转子参数如表 1 所示，滚动轴承基本参数如表 2
所示。转子总长为 437.75 mm，弹性模量为 2.1 ×
105 MPa，泊松比为 0.3，材料密度为 7 850 kg/m3。

将转子离散化为由 11 个节点组成的 10 个轴单元，并

分别在节点 2 和节点 10 处设置滚动轴承支撑。

图 1　滚动轴承‑转子系统坐标系

Fig.1　Coordinate system of rolling bearing‑rotor system
图 2　滚动轴承转子系统模型

Fig.2　Rotor model supported by rolling bearing
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2.1　摇摆作用转子系统动力学建模　

任取第 i个轴单元进行分析，轴单元广义坐标

模型如图 3 所示。当不考虑轴向振动和扭转振动的

影响时，假设单元两端的节点位移向量分别为 q i =
[ xi  θyi  yi  -θxi ]T 和 q i+ 1 =[ xi+ 1  θyi+ 1  yi+ 1  -θxi+ 1 ]T，

则单元的广义坐标为

q e
i =[ xi  θyi yi  -θxi  xi+ 1  θyi+ 1  yi+ 1 -θxi+ 1 ]T （4）

式（4）中，各变量可由下式求得，即
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    ( k= i，i+ 1） （5）

其中：N= [ ]n1 ( z ) n2 ( z ) n3 ( z ) n4 ( z ) ，为插值

形函数矩阵。

矩阵N中的各元素为
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n1 ( υ )= 1 + f ( 1 - υ )- 3υ2 + 2υ3

1 + φ

n2 ( υ )= lυ
2 + f ( 1 - υ )- 4υ+ 2υ3

2 ( 1 + f )

n3 ( υ )= υ
f+ 3υ- 2υ2

2 ( 1 + f )

n4 ( υ )= lυ
f ( 1 - υ )- 2υ+ 2υ2

2 ( 1 + f )

（6）

其中：υ= z/l；l为轴单元的长度。

假设 τ为剪切因子，G s 为剪切模量，E为弹性模

量，η为泊松比，S为转子横截面面积，Jd 为直径惯性

矩，则剪切变形影响因子 φ的表达式为

φ= 12τEJd

G sSl 2 = 12EJd ( 7 + 6η )
6G sSl 2 ( 1 + η )

（7）

单元质量矩阵 M͂ e
i 为

M͂ e
i =M e

iT +M e
iR （8）

其中：M e
iT 为平动质量矩阵；M e

iR 为转动惯性矩阵。

M e
iT 与M e

iR 的表达式分别为

M e
iT = ρS∫

0

l

N T Ndz=

ρSl
( 1 + φ )2
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其中
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图 3　轴单元广义坐标模型

Fig.3　Generalized coordinate model of a shaft unit

表 1　转子参数

Tab.1　Rotor parameters

长度/mm
L1=12.5
L2=137.25
L3=25.5
L4=74.5
L5=25.5
L6=137.5
L7=30

直径/mm
d1=10
d2=10
d3=40
d4=10
d5=40
d6=10
d7=10

表 2　滚动轴承基本参数

Tab.2　Basic parameters of rolling bearing

参数

接触刚度系数 kb/(N‧m−3/2)
轴承间隙 r0/μm
时变刚度频率系数 εBN

滚珠个数Nb

内圈半径 r/mm
外圈半径 R/mm

数值

13.34×109

4
1.78

8
5

17.5
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单元刚度矩阵K e
i 为

K e
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（12）
根据动力学原理及公式简化，可得轴单元势能

V e
i 和动能 T e

i 的表达式分别为

V e
i = 1

2 [ qT
i qT

i+ 1 ] é
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 + 1
2 ρJpΩ 2 l 

（14）
其中：Ω为转子的旋转速度；Jp 为截面的极惯性矩，

且满足 Jp = 2Jd。

将式（13）、（14）代入拉格朗日方程，即

d
dt ( ∂T

∂q̇ )- ∂T
∂q + ∂V

∂q = 0 （15）

化简得到第 i个单元的运动方程为

M e
i q̈ e

i + ΩG e
i q̇ e

i + K e
i q e

i = Q e
i （16）

其中：M e
i、G e

i、Q e
i 分别为单元的对称质量矩阵、反对

称陀螺矩阵和广义力向量。

当船体发生摇摆运动时，转子系统也会跟随船

体发生低频往复摆动，使转子系统的刚度和阻尼矩

阵发生变化，假设 K ad，i、C ad，i、F ad，i ( t ) 分别为因摇摆

运动引起的附加刚度矩阵、附加阻尼矩阵、附加激励

力矢量，Fx、Fy为滚动轴承力，则考虑船体摇摆作用

下的弹性轴段的动力学方程可由式（16）修正为

M i q̈ i +(C i + C ad，i ) q̇ i +( K i + K ad，i ) q i =
       F u，i ( t )+ F g，i ( t )+ F ad，i ( t ) （17）
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F ad，1 = -mi ( ẍ '- θ̇ z ẏ '+ θ̇y ż ' )- mi sa ( θ̇ 2
y + θ̇ 2

z )-

          mi sb ( θ̇x θ̇y - θ̈ z )- mi ( z ''
i + sc ) ( θ̇x θ̇z - θ̈y ) +

          miei sin ( Ω t+ φi，0 ) ( θ̈ z - θ̇x θ̇y )+ 2miei Ωθ̇z ×

          cos ( Ω t+ φi，0 )+ miei cos ( Ω t+ φi，0 ) ( θ̇ 2
y + θ̇ 2

z )；

F ad，2 = -mi ( ÿ '- θ̇ z ẋ '+ θ̇x ż ' )+ mi sa ( θ̇x θ̇y + θ̈ z )+

          mi sb ( θ̇ 2
x + θ̇ 2

z )- mi ( z ''
i + sc ) ( θ̇y θ̇z - θ̈x )-

          miei cos ( Ω t+ φi，0 ) ( θ̈ z + θ̇x θ̇y )+ 2miei Ωθ̇z ×

          sin ( Ω t+ φi，0 )+ miei sin ( Ω t+ φi，0 ) ( θ̇ 2
x + θ̇ 2

z )。

同理，考虑船体摇摆作用下的轮盘动力学方程

可修正为

M i q̈ i +(C i + G i + G ad，i ) q̇ i +( K i + K ad，i ) q i =
       F u，i ( t )+ F g，i ( t )+ F ad，i ( t ) （18）
其中：

M  i =

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

úm  i 0 0 0
0 m  i 0 0
0 0 Id，i 0
0 0 0 Id，i

； 

G  i =

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú0 0 0 0
0 0 0 0
0 0 0 Ω Ip，i
0 0 -Ω Ip，i 0

；

F g，i ( t )=

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

úfg，x + Fx

fg，θx
fg，y + Fy

fg，θy

；

G ad，i =

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú0 -2 mi θ̇ z 0 0
2 mi θ̇ z 0 0 0

0 0 0 2Id，i θ̇xθy
0 0 -2Id，i θ̇xθy 0

；

K ad，i =
é

ë

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú-mi ( θ̇ 2
x + θ̇ 2

y ) mi ( θ̇x θ̇y - θ̈ z ) 0 0
mi ( θ̇x θ̇y + θ̈ z ) -mi ( θ̇ 2

x + θ̇ 2
y ) 0 0

0 0 0 2Id，i ( θ̇xθy + θ̇x θ̇y )
0 0 0 0

；

K i = K e
i ；

F ad，i = [ F ad，1  F ad，2  F ad，3  F ad，4 ] T
；

F ad，1 = -mi ( ẍ '- θ̇ z ẏ '+ θ̇y ż ' )- mi sa ( θ̇ 2
y + θ̇ 2

z )-
         mi sb ( θ̇x θ̇y - θ̈ z )- mi ( z ''

i + sc ) ( θ̇x θ̇z - θ̈y )+
         miei sin ( Ω t+ φi，0 ) ( θ̈ z - θ̇x θ̇y )+ 2miei Ωθ̇z ×
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         cos ( Ωt+ φi，0 )+ miei cos ( Ω t+ φi，0 ) ( θ̇ 2
y + θ̇ 2

z ) ；
F ad，2 = -mi ( ÿ '- θ̇ z ẋ '+ θ̇x ż ' )+ mi sa ( θ̇x θ̇y + θ̈ z )+
         mi sb ( θ̇ 2

x + θ̇ 2
z )- mi ( z ''

i + sc ) ( θ̇y θ̇z - θ̈x )-
         miei cos ( Ω t+ φi，0 ) ( θ̈ z + θ̇x θ̇y )+ 2miei Ωθ̇z ×
         sin ( Ω t+ φi，0 )+ miei sin ( Ωt+ φi，0 ) ( θ̇ 2

x + θ̇ 2
z )；

F ad，3 = - Id θ̈x - IpΩθ̇y -( Id θ̈xθ 2
y + 2θ̇x θ̇yθy ) ；

F ad，4 = IpΩθ̇x - Id θ̈y+ Idθy θ̇ 2
x  。

按照有限元节点的划分顺序依次组装各单元的

质量、阻尼和陀螺力矩，得到横摇/纵摇作用下的转

子系统动力学方程的一般表达式为

Ms̈+(C+ G+ C ad ) ṡ+( K+ K ad ) s=
             F u ( t )+ F g ( t )+ F ad ( t ) （19）

2.2　滚动轴承力　

本研究所用的滚动轴承模型如图 4 所示。通过

螺栓、销钉等固定装置将轴承安装在轴承座的定位

圈内，轴承在工作时因其外圈与轴承座紧固在一起

而处于静止状态；而轴承内圈与转子之间通过过盈

配合进行安装，因此可与转子做同步旋转运动。

根据运动学关系可知，轴承内圈转速 ω in、外圈

转速 ω out 和保持架的转速 ω c 之间满足

ω c = ω in r+ ω outR
r+ R

（20）

其中：轴承外圈与轴承座连接而使得其转速为 0。
式（20）可简化为

ω c = ω in r
r+ R

（21）

滚动轴承中滚珠通过负荷区时会引起系统刚度

的周期性波动，其产生的时变刚度频率满足

ωVC = ω cN b = ω in εBN （22）
其中：εBN = ( rN b ) / ( r+ R )，为时变刚度频率系数。

假设 θj为 t时刻第 j个滚珠的接触位置角，则

θj =
2π
N b

( j- 1 )+ ωt    ( j= 1， 2， ⋯， N b）  （23）

沿坐标轴方向分解的轴承接触力分量 Fx、Fy的

计算式为

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

Fx = ∑
j= 1

N b

kbδj 1.5 cos θj

Fy = ∑
j= 1

N b

kbδj 1.5 sin θj
（24）

其中：kb 为表 2 中的轴承接触刚度系数。

δj为滚珠的接触变形量，计算式为

δj = ( xi cos θj + yi sin θj - r0 )H ( xi cos θj +
yi sin θj - r0 ) （25）

其中：xi和yi ( i= 2，10 )分别为轴承内圈中心在 x轴

方向和 y轴方向的径向位移。

H ( ϕ ) 为亥维赛函数（Haversine function），ϕ为

亥维赛函数的自变量，即

H ( ϕ ) =
ì
í
î

ïï
ïï

1 ( ϕ> 0 )
0 ( ϕ≤ 0 )

（26）

3 纵摇作用转子系统振动特性分析

当舰船处于纵摇状态时，转子系统所受的广义

力包括重力和滚动轴承的非线性接触力，其中重力

的 y轴分量和 x轴分量分别为 fg，y=Mgcos θJ，x，fg，x =
0，滚动轴承力分量 Fx、Fy可由式（24）计算得到。另

外，船体摇摆还会使转子系统产生附加的刚度、阻尼

及附加激励力，从而导致其运行姿态随时间变化，转

速和摇摆参数（摇摆频率、幅值、初相位）变化都会对

舰船动力装置中的滚动轴承转子系统的振动特性产

生影响。为此，本研究采用 Newmark 数值积分法［10］

求解式（19），分别求解系统在不同转速和摇摆参数

下的振动响应。

3.1　转速的影响　

为深入探讨转速对纵摇状态下系统振动特性的

作用规律，本节在分析过程中保持摇摆参数固定不

变。具体参数设置为 ：纵摇频率 fx = 1 Hz，幅值

θx，max = 10°，初相位 φx，0 = 0°。图 5 为纵摇工况下转

子系统幅频特性曲线。

由图 5可知，转速较低时，系统沿 y向的振动响应

幅值比 x向的大；当转速超过 35 Hz（即 219.8 rad/s）
时，x向的响应幅值超过 y向的响应幅值，并且都在

70 Hz（即 439.6 rad/s）附近达到最大值。

不同转速下盘 1 沿 x向和 y向的振动响应分别

图 4　滚动轴承模型

Fig.4　Model of rolling bearing
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如图 6、7 所示。

由图 6 可知，盘 1 沿 x方向的振动响应频谱图的

特点是：①主要频率成分是摇摆频率 fx和基频 fr，变柔

度（varying compliance， 简称 VC）振动频率 fVC 及其

低幅值高次谐波（随转速升高，VC 振动相关频率逐

渐消失）；②当转速低于 62.8 rad/s时，摇摆频率幅值

比基频大，当转速超过 62.8 rad/s 时，基频幅值超过

摇摆幅值；③摇摆频率（fx）的幅值随转速升高呈线性

缓慢增大，而基频（fr）幅值随转速升高迅速增大，且在

439.6 rad/s（一阶临界转速）时达到最大值。

由图 7 可知，盘 1 沿 y方向的振动响应频谱图的

特点与图 6 相似，不同点在于：摇摆频率（fx）的幅值

在转速升高过程中几乎保持不变，而基频（fr）幅值随

转速升高迅速增大，且两者幅值之差在一阶临界转

速附近达到最大值；当转速低于 219.8 rad/s时，摇摆

频率幅值比基频大，当转速超过 219.8 rad/s时，基频

幅值大于摇摆幅值。

图 8 为转速 Ω=31.4 rad/s 时盘 1 的振动响应。

由图 8（a）可知，转速较低时，盘 1 沿 x方向的振动响

应具有强非线性、非平稳特征，其对应的频谱图如图

8（c）所示。由图 8（c）可知，转速较低时，盘 1 沿 x方
向的振动响应频谱图中包含了摇摆频率 fx、转频 fr和
因滚动轴承变刚度运动引起的变柔度振动频率 fVC

及其高次谐波 2fVC、3fVC、5fVC、6fVC 等，且摇摆频率 fx
的幅值最大、转频 fr的幅值次之、变柔度振动幅值最

小且其各阶谐波幅值依次减小。由图 8（b）可知，盘

1 沿 y向的振动响应具有周期性，且振动周期约为

0.835 s （即 1.2 Hz），这是由于重力的 y向分量在一

个纵摇周期内发生两次周期性变化的缘故。由图 8（d）
可知，盘 1 沿 y向的振动响应频谱图中只有摇摆频率

的 2 倍频 2fx，而转子的基频 fr 和滚动轴承的变柔度

振动频率 fVC 都没有出现或受到抑制。上述分析表

明，低转速时，纵摇作用对转子系统的响应特性有显

著影响，且转子系统 x方向的振动响应频谱成分更

丰富。

图 8　盘 1 的振动响应（Ω= 31.4 rad/s）
Fig.8　Vibration response of disk 1（Ω= 31.4 rad/s）

图 7　不同转速下盘 1 沿 y向振动响应

Fig.7　Vibration response of disk 1 along y‑direction at 
different rotational speeds

图 5　纵摇工况下转子系统幅频特性曲线

Fig.5　Amplitude‑frequency spectrum characteristic curve of 
rotor system under swing state

图 6　不同转速下盘 1 沿 x向振动响应

Fig.6　Vibration response of disk 1 along x‑direction at 
different rotational speeds
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图 9 为转子系统不发生摇摆即正常状态轴心

轨迹图。图 10 为转子系统摇摆状态轴心轨迹图，

此时的轴心轨迹图分布范围比正常状态时更宽，可

看成是图 9 中对应转速工况下的椭圆形轴心轨迹

沿垂直方向扩展延伸而形成的柱状图形。上述结

果与文献［10］中线性支承条件下纵摇转子系统的

轴心轨迹图特征相似，从而说明了本研究建模方法

的有效性。

图 11 为盘 1 在正常状态下沿 x向的 Poincaré 映

射图。图 11（a）是转速为 62.8 rad/s 时 Poincaré 映射

图，图中显示了几个临近的离散点，说明在较低转速

时系统做多周期运动。图 11（b）、（c）、（d）分别是转

速为 157、219.8 和 439.6 rad/s 时的 Poincaré 映射图，

这些图中都只包含一个孤立点，说明在较高转速时

系统做周期 1 运动。

图 12 为盘 1 在纵摇状态下沿 x向的 Poincaré 映

射图。该图由许多离散点构成，且这些点分布范围

比图 11 更宽。这说明纵摇作用会使得转子系统的

运动状态变得更加复杂，在分析纵摇状态下转子系

统振动特性时，摇摆作用引起的附加刚度、附加阻尼

和附加激励力不容忽视。

3.2　偏心相位差的影响　

为了分析偏心相位差对本研究所建立的纵摇变

姿态环境滚动轴承转子系统振动特性的影响，令盘

1 的初始相位 φd1=0°、盘 2 的初始相位 φd2=［0°∶45°∶
180°］，此时偏心相位差 Δφ=φd2-φd1，取值为［0°∶
45°∶180°］。采用四阶变步长龙格‑库塔法［14‑15］分别

求解式（19）在不同转速下的振动响应。限于篇幅，

图 10　摇摆状态轴心轨迹图

Fig.10　Shaft center orbit diagram under swinging state

图 9　正常状态轴心轨迹图

Fig.9　Shaft center orbit diagram under normal condition

图 12　盘 1 在纵摇状态下沿 x向的 Poincaré 映射图

Fig.12　Poincaré mapping of disk 1 under pitching state along 
the x‑axis

图 11　盘 1 在正常状态下沿 x向的 Poincaré 映射图

Fig.11　Poincaré mapping of disk 1 under normal state along 
the x‑axis
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本研究仅列出 Δφ分别为 45°、90°和 135°时系统在 x

向的三维频谱图。不同偏心相位差下转子系统的三

维频谱图如图 13 所示。

由图 13 可知，转盘相位差对基频幅值有显著影

响，且当偏心相位差 Δφ=90°时，基频（fr）的幅值受

到了极大抑制，而摇摆频率的幅值不受影响。

转速为 62.8 rad/s 时，偏心相位差为 90°时的轴

心轨迹如图 14所示。对比图 10（a）可知，轴心轨迹图

的纵摇特征更明显，且轴心轨迹图的 x方向分布范围

变得更窄，这是由于基频幅值受到抑制的缘故。

3.3　纵摇幅度和摇摆频率的影响　

令转速 Ω=62.8 rad/s，初始相位 φx，0 = 0°，摇摆

频率 fx = 0.6 Hz，纵摇幅度 φx，m=［0°∶3°∶30°］，不同

纵摇幅值作用在 x向、y向的三维频谱分别如图 15、
16 所示。

由图可知：当不发生摇摆即摇摆频率为 0 时，频

谱图中都只含基频（fr）和变柔度振动频率（fVC）；相

反，当发生摇摆即摇摆频率不为 0 时，频谱图中除了

基频（fr）和变柔度振动频率（fVC）之外，还出现了与纵

摇相关的频率（fx、2fx），且摇摆频率的幅值随纵摇幅

度的增大而增大，并最终超过基频幅值，而基频幅值

不受摇摆幅度变化的影响。

图 16　不同纵摇幅值作用在 y向的三维频谱

Fig.16　Three‑dimensional spectral plot with different 
pitching amplitudes along the y‑axis

图 14　偏心相位差为 90°时的轴心轨迹（62.8 rad/s）
Fig.14　Shaft center orbit diagram when the eccentric phase 

difference is 90°（62.8 rad/s）

图 15　不同纵摇幅值作用在 x向的三维频谱

Fig.15　Three‑dimensional spectral plot with different 
pitching amplitudes along the x‑axis

图 13　不同偏心相位差下转子系统的三维频谱图

Fig.13　Three‑dimensional spectral plot of the rotor system 
with different eccentric phase difference
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令转速 Ω=62.8 rad/s，初始相位 φx，0 = 0°，摆动

幅值 φx，m = 15°，摇摆频率在 0~1 Hz范围内按 0.1 Hz
步长变化，得到摇摆频率对系统响应的影响结果。

图 17、18 分别为不同摇摆频率作用下 x向和 y

向三维频谱图。由图可知：当不发生纵摇（摇摆频率

为 0）时，频谱图中只含基频（fr）和 VC 振动频率

（fVC）；相反，当发生摇摆即摇摆频率不为 0 时，频谱

图中除了基频（fr）和 VC 振动频率（fVC）之外，还出现

了与纵摇相关的频率（fx、2fx），并且 x向频谱图中的

摇摆频率幅值随纵摇幅度的增大而增大，并最终超

过基频幅值，而基频幅值及 y向频谱图中的摇摆频

率 2fx幅值不受摇摆频率变化的影响。

4 结  论

1） 纵摆摇作用会改变滚动轴承转子系统水平

方向和垂直方向的响应幅值相对大小关系，但对系

统的一阶临界转速值并无影响。当转速较低时，系

统在垂直方向的振动响应幅值比水平方向的大；当

转速超过一定值时，水平方向的响应幅值会超过垂

直方向的响应幅值，并且两者之差在临界转速附近

达到最大值。相对于无摇摆状态，纵摇状态下的转

子系统振动范围变得更宽。

2） 纵摆摇作用下滚动轴承转子系统的振动响

应频谱图中会出现与摇摆运动相关频率（fx、2fx），其

中，水平方向的摇摆频率等于摇摆运动频率（fx），垂

直方向的摇摆频率为摇摆运动频率的两倍（即 2fx）。

3） 对于纵摇状态双盘转子系统，两转盘的偏心

相位差对基频振动有显著的抑制作用，且差值达到

90°时，基频振动抑制效果最佳，而摇摆运动相关频

率幅值不受偏心相位差的影响。

4） 当系统转速一定时，摇摆运动相关频率（fx、
2fx）的幅值随纵摇幅度的增大而增大，并最终超过

基频幅值，而基频幅值不受摇摆幅度变化的影响。

水平方向频谱图中的摇摆频率（fx）幅值随纵摇频率

的增大而增大，并最终超过基频幅值，而基频幅值及

垂直方向频谱图中的摇摆频率（2fx）幅值不受摇摆

频率变化的影响。
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