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摘　 要:针对轴承内环与轴颈存在间隙的转子动力学问题ꎬ建立盘－轴颈二自由度间隙支承转

子非线性碰撞模型ꎬ对间隙支承转子系统展开非线性动力学研究ꎮ 应用龙格库塔法ꎬ计算间隙

支承转子系统的振动响应ꎬ分析间隙大小对响应特性的影响ꎮ 结果表明:在超临界转速状态下

间隙支承转子系统会出现一系列非线性振动ꎻ在发生次谐波振动时ꎬ轴颈贴着轴承内环滑动ꎬ
圆盘轨迹为周期性的简单圆环ꎻ在发生超次谐波振动时和组合振动时ꎬ轴颈与轴承内环不断碰

撞ꎻ轴承内环间隙对转子动力学特性有一定影响ꎬ减小轴承内环与轴颈的间隙ꎬ能减弱转子的

非线性振动特性ꎮ
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０　 引言

在航空发动机轴承设计中ꎬ为补偿热膨胀而提供的间

隙通常是转子－轴承－底座系统的振动源ꎬ并导致非线性

动力学行为ꎮ 一般来说ꎬ间隙可存在于滚动轴承和轴颈之

间、滚动轴承或轴承外圈和底座之间或者就是轴承的

游隙ꎮ
ＹＡＭＡＭＯＴＯ Ｔ 将轴承间隙的非线性引入转子－轴承

系统的 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ方程ꎮ 结果表明:随着轴承间隙的增大ꎬ临
界转速的最大振幅和临界转速的值将减小[１]ꎮ ＳＡＩＴＯ Ｓ[２]

研究了含径滚珠轴承支承水平 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ转子的非线性不平

衡响应[２] ꎮ 虽然上述两项研究仅涉及谐波响应分析ꎬ但
ＣＨＯＩ Ｙ Ｓ等采用谐波平衡法和离散傅里叶变换方法分析

了转子 －轴承模型中的超谐波和次谐波的相干性[３] ꎮ
ＩＳＨＩＤＡ Ｙ研究了轴承外环与壳体之间存在径向间隙的柔

性转子系统中的振动问题ꎬ并通过竖直偏置盘转子振动实

验ꎬ发现在大于主临界转速的大范围转速内ꎬ正涡动的自

激振动振幅几乎保持不变ꎬ但是在某些特定的转速下ꎬ自
激振动消失ꎬ取而代之的是非线性振动现象ꎮ 这种现象被

称为夹带现象ꎬ这些非线性振动为次谐波振动超次谐波振

动和组合振动[４－５] ꎮ ＩＳＨＩＤＡ Ｙ通过谐波平衡法(ＨＢＭ)分
析了非线性动力学模型的周期解ꎬ从理论上证实了这些非

线性振动现象的存在ꎬ也证明了次谐波振动时夹带现象的

存在[６] ꎮ ＫＡＰＰＡＧＡＮＴＨＵ Ｋ等提出了一种考虑轴承内游

隙和波纹度影响的球轴承支承转子系统五自由度动力学

模型ꎮ 在此基础上ꎬ研究了转子－轴承系统的稳定性和动

态特性[７] ꎮ 陈诚等通过建立在轴承气膜力和箔片摩擦力

共同作用下的转子局部受力模型ꎬ分析了转速对转子非线

性动力学性能的影响[８] ꎮ
目前关于轴承内环与轴颈之间存在间隙的转子动力

学研究文章较少ꎮ 本文针对某航空发动机设计过程中的

轴承内环间隙设计问题ꎬ设计了一个试验器ꎬ建立了盘－
轴颈二自由度间隙支承转子非线性动力学模型ꎬ研究转子

轴颈与轴承内环的配合间隙对转子动力学特性的影响

规律ꎮ
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１　 轴承内环间隙支承转子非线性动
力学建模

　 　 在某航空发动机中ꎬ轴承内环与轴颈之间采用间隙配

合ꎬ为了研究轴承内环间隙对转子动力学的影响ꎬ设计了

如图 １所示的偏执单盘转子系统ꎮ 在转子右端支承处ꎬ采
用了含轴承内环间隙的装配方式ꎬ右端轴颈可以在间隙中

移动ꎮ
在非线性动力学建模过程中ꎬ引入如下假设:１)轴承

无游隙ꎬ轴承外环和轴承座无间隙ꎬ轴承内环支承在弹性

支承上ꎬ可自由转动ꎻ２)在不平衡力作用下轴颈一直沿轴

承内环内表面运动ꎻ３)轴承内环与轴径不发生打滑ꎮ
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图 １　 内环间隙配合转子系统示意图

将内环间隙配合转子系统简化为盘－轴颈二自由度

间隙支承转子非线性碰撞模型ꎬ简化准则为:保留右端轴

颈的质量ꎬ忽略轴的质量ꎬ只考虑轴的刚度ꎮ 简化后的内

环间隙转子二自由度模型如图 ２所示ꎮ
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图 ２　 二自由度内环间隙转子模型

为了保持固有频率随转速的变化ꎬ添加陀螺力矩项ꎬ
转盘、轴颈在转子模型位置如图 ３所示ꎮ
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图 ３　 转盘、轴颈在转子模型位置

二自由度内环间隙转子动力学方程如下:
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式中:ｍ１和ｍ２分别为转盘和右轴颈的质量ꎻｘ１、ｙ１ 和 ｘ２、ｙ２
分别为圆盘和右轴颈在 ｘｙ 平面上的位移ꎻｃ１、ｃ２分别为转

盘和右轴颈的阻尼系数ꎻｉｐω 和－ｉｐω 为陀螺力矩项ꎻｆ０为模

拟轴承装配误差引起的横向静载荷ꎻｅ 为偏心距ꎻω 为转子

转速ꎻｔ 为时间ꎻｋｓ１和ｋｓ２分别为转轴的弹性系数ꎬ可以由式

(２)得到:

　 ｋｓ１ ＝
３Ｅｓ Ｉｓ ｌ
ａ２ｂ２

ｋｓ２ ＝
３Ｅｓ Ｉｓ
ａｂ２
＝ ａ

ｌ ｋｓ１

(２)

式中:Ｅｓ是转子的弹性模量ꎻＩｓ是转子横截面积的惯性矩ꎮ
式(１)中不含轴径碰撞项ꎮ 为了使方程更接近实际

情况ꎬ将添加轴颈和轴承内环之间的碰撞模型ꎮ 模型采用

文献[６]的模型进行描述ꎬ碰撞模型如图 ４所示ꎮ
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图 ４　 轴径轴承碰撞模型

在图 ４中ꎬ为了便于解释ꎬ轴颈相对于轴承内环略图

较小ꎬｒ２是轴颈的径向位移ꎬｖｎ和ｖｔ分别是轴颈在法向和切

向方向上的速度分量ꎮ 在数值仿真中ꎬ轴承轨迹由一系列

离散点给出ꎮ Ｐ２＋假设轴径沿轴承内环壁移动ꎬＰ１是碰撞

前一步的离散点ꎮ 离散点Ｐ２－为内环壁外的投影点ꎬ假设

轴颈在Ｐ１２位置发生碰撞ꎬ然后被反弹至位置Ｐ２＋ꎮ Ｐ２＋处轴

颈的速度和径向位移表示如下:

􀅰５２１􀅰



􀅰信息技术􀅰 何奥迪ꎬ等􀅰含轴承内环间隙的转子非线性动力学建模
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∧
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式中:ｒ２－和ｒ２＋分别为轴颈在Ｐ２－和Ｐ２＋位置时的径向位移ꎻｅ
∧

为实验确定的恢复系数ꎮ 在数值仿真中ꎬ当轴颈位移ｒ２大
于内环间隙 δ 时ꎬ采用上述速度位置关系式求解下一个轴

颈轨迹离散点ꎮ
因为在动力学方程中很难表述图 ４ 所示的碰撞模

型ꎬ所以采用等效弹簧和阻尼来模拟轴颈与轴承内环的碰

撞ꎬ将碰撞转换为瞬时黏弹性变形ꎮ 当轴颈与轴承内环发

生碰撞时ꎬ在碰撞点轴颈会受到一个径向的碰撞力ꎬ该碰

撞力Ｆｎ表示为

Ｆｎ ＝
ｋｂｎ ｒ２－δ( ) ＋ｃｂｎ ｘ

􀅰

２ｃｏｓθ＋ｙ
􀅰

２ｓｉｎθ( ) 　 ｒ２≥δ( )

０　 ｒ２<δ( )
{ (４)

式中ｋｂｎ、ｃｂｎ分别为弹簧和阻尼系数ꎬθ＝ ｔａｎ－１(ｙ２ / ｘ２)ꎮ
线性弹簧系数ｋｂｎ由 Ｈｅｒｔｚ接触理论近似确定的ꎬ该理

论用于解决两个平行圆柱体的接触问题ꎬ使用条件是线性

弹簧模型的应变能与非线性接触模型的应变能相等ꎮ 黏

性阻尼系数ｃｂｎ的确定ꎬ是使一次碰撞时的能量耗散与实

验中存在恢复系数ｅ
∧
时相等ꎮ 最终得到ｃｂｎ表示为
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构建如下等式:
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δｂ
ｄ０
ꎬｅ′＝

ｅ
ｄ０
ꎬｆ ′０ ＝

ｆ０
ｍ１ω２ｎｄ０

ω′＝
ω
ωｎ
ꎬα′＝

ａ
ｌ ꎬβ′

＝
ｍ２
ｍ１
ꎬｋ′ｓ２ ＝

ｋｓ２
ｍ１ω２ｎ

ꎬｉ′ｐ ＝
ｉｐ
ｍ１

ｃ′１ ＝
ｃ１

ｍ１ωｎ
ꎬｃ′２ ＝

ｃ２
ｍ１ωｎ

ꎬｋ′ｂｎ ＝
ｋｂｎ

ｍ１ω２ｎ
ꎬｃ′ｂｎ ＝

ｃｂｎ
ｍ１ωｎ

(６)

通过式(６)对式(１)进行无量纲处理ꎮ 在式(６)中ꎬ设
ｄ０为转子系统的单位长度ꎮ 为了方便表述ꎬ将处理后无量

纲公式中的 ' 略去ꎬ最终得到带碰撞边界条件的转子间隙

支承系统的无量纲动力学方程为
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１
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β
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ê
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û

ú
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０ ０ ０ ｃ２

é
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ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
úú

ꎻ

Ｋ
—
＝

１ ０ －α ０
０ １ ０ －α
－α ０ α２ ０
０ －α ０ α２

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

ꎻｇ
—
＝ ０ ０

ｘ２
ｒ２
Ｆｎ

ｙ２
ｒ２
Ｆｎ

é

ë
êê

ù

û
úú

Ｔ

ꎻ

ｘ＝ ｘ１ ｙ１ ｘ２ ｙ２[ ] Ｔꎻ

Ｆ
—
( ｔ)＝ ｍ１ｅωｃｏｓωｔ ｍ１ｅωｃｏｓωｔ＋ｆ０ ０ ０[ ] Ｔꎮ

２　 间隙支承转子非线性动力学仿真
在上节建立了二自由度间隙支承转子非线性碰撞模

型ꎬ分析间隙的大小对转子振动特性的影响ꎬ采用

ＭＡＴＬＡＢ中的 ＯＤＥ４５求解器求解ꎬ单盘转子系统参数如

表 １所示ꎮ

表 １　 单盘转子系统参数

转轴长度 ｌ / ｍ 转轴直径 / ｍ 盘直径 / ｍ 盘厚 / ｍ

０.９ ０.０１６ ０.４８ ０.００５ ５

盘距左端距离 ａ / ｍ 泊松比 密度 / (ｋｇ / ｍ３) 弹性模量 / (Ｎ / ｍ２)

０.５５ ０.３ ７ ８００ ２.１×１０１１

切变模量 / Ｐａ ｃ１ / (Ｎ􀅰ｓ) ｃ２ / (Ｎ􀅰ｓ) 间隙 δ / ｍｍ

８×１０１０ ２.８５ ２８.５ ０.１

ｋｂｎ / (Ｎ / ｍ) ｃｂｎ / (Ｎ􀅰ｓ) 初始装配力 ｆ０ / Ｎ 离心距 ｅ / ｍｍ

５.４×１０１１ ２９３ ０.１ ０.３

　 　 因为转子系统前期为不稳定状态ꎬ所以取后 １ / ５时间段

内的振动响应曲线来代表系统的动力学特性ꎬ如图 ５所示ꎮ
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图 ５　 圆盘在 ｘ 和 ｙ 方向上的位移时域图

通过数值仿真得到该转子系统的 Ｂｏｄｅ图ꎮ 可以观察

到随着转速的增加ꎬ圆盘的振幅出现了许多峰值点ꎬ用圆

圈标出ꎮ 可以确定ꎬ在这些峰值点附近转子系统发生了非

线性振动ꎬ研究这些振幅峰值转速下转子间隙支承系统的

动力学特性ꎬ得到图 ６所示的一系列曲线ꎮ
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图 ６　 转子系统的 Ｂｏｄｅ 图
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为了方便理解ꎬ将无量纲转速 ω 替换为频率比 λꎮ
图 ７(ａ)为组合振动[ｐｆ－ｐｂ]ꎮ []表示当频率比为 λ＝ ｐｆ－ｐｂ
附近时发生的组合振动类型ꎮ 当发生这类组合振动时ꎬ因
为ｐｆ / ｐｂ为无理数ꎬ所以此时圆盘的运动轨迹为非周期性ꎮ
图 ７(ｃ)为 １ / ２阶次谐波振动ꎮ 从频谱图可以看出ꎬ除了

存在频率比为 λ＝ ＋１的谐波振动外ꎬ还分别存在振动频率

为＋(１ / ２)正进动频率ꎬ圆盘的振动为谐波振动与次谐波

振动叠加后的强迫振动ꎮ 因为这些次谐波振动频率与谐

波振动频率之间为特殊的整数倍比例关系ꎬ所以圆盘的轨

道图为周期的简单闭环ꎬ轴颈是贴着轴承内环滑动的ꎮ
图 ７(ｄ)为＋(２ / ５)超次谐波振动ꎮ 因为超次谐波振动频

率与谐波振动频率之间关系的特殊性ꎬ所以当发生超次谐

波振动时ꎬ圆盘的轨道图由周期且较复杂的闭环组成ꎬ轴
颈与轴承内环反复碰撞ꎮ
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图 ７　 特定转速下转子系统的时域图、频谱图和轨道图

　 　 改变轴承内环间隙大小ꎬ圆盘不同共振类型振幅如

表 ２所示ꎬ不同间隙下圆盘 Ｂｏｄｅ图如图 ８所示ꎮ

表 ２　 不同间隙大小时不同共振类型的振幅

轴承间隙 [ｐ ｆ －ｐｂ] ＋(１ / ２)ω [２ ｐｆ －ｐｂ] ＋(１ / ３)ω ＋(１ / ４)ω ｐｆ

０.０５ ２.５０９ ２.００６ １.５０７ １.５３３ — １.３５２

０.１０ ２.４０５ ２.４０６ ２.１５９ ２.０５８ １.７３５ １.４９１

０.１５ ２.５８５ ２.４６８ ２.２９６ ２.１８９ １.８４５ １.５９５

０.２０ ２.６９８ ２.５０６ ２.４２３ ２.３４０ ２.２６３ １.７５３
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图 ８　 不同间隙下圆盘 Ｂｏｄｅ 图

　 　 从表 ２可以看出ꎬ随着轴承内环与轴颈的间隙不断增

大ꎬ组合振动[ｐｆ－ｐｂ]的振幅几乎不变ꎬ其他组合振动和次

谐波振动的振幅呈增大的趋势ꎮ 同时可以看出ꎬ伴随着轴

承内环间隙的增大ꎬ转子系统会出现一些新的非线性振

动ꎬ例如ꎬ当轴承内环间隙 δ ＝ ０.１０ 时ꎬ在 ４ 倍转速左右出

现了振幅较小的 ３ / １０阶的超次谐波振动ꎮ 当轴承内环间

隙 δ＝ ０.１５时ꎬ出现 ２ / ７ 阶的超次谐波振动ꎮ 当轴承内环

间隙 δ＝ ０.２０ 时ꎬ新出现了 ２ / ５ 阶的超次谐波振动现象ꎮ
由此可以得出结论ꎬ轴承内环间隙越大ꎬ间隙支承系统的

非线性振动越为复杂ꎬ会出现一系列非线性振动ꎬ所以减

小轴承内环间隙能有效地抑制转子支承系统的非线性

振动ꎮ

３　 结语

本文以航空发动机转子间隙支承结构为研究对象ꎬ建
立了考虑轴颈和轴承内环间存在碰撞的动力学模型ꎬ并通

过数值仿真研究了间隙支承结构的非线性振动现象ꎬ并得

到以下结论:

　 　 １)间隙支承系统在超临界状态下会出现一系列非线

性振动ꎬ包括自激振动、次谐波振动、组合振动和超次谐波

振动ꎻ
２)间隙支承系统发生次谐波振动时ꎬ轴颈贴着轴承

内环滑动ꎬ圆盘轨迹为周期性的简单圆环ꎮ 发生超次谐波

振动时和组合振动时ꎬ轴颈与轴承内环不断碰撞ꎻ
３)研究了间隙和支承刚度这些因素对转子间隙支承

系统动力学特性的影响规律ꎮ 轴承内环间隙对转子动力

学特性有一定影响ꎬ减小轴承内环与轴颈的间隙大小能减

弱转子的非线性振动特性ꎮ
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