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摘　 要:为了研究转子系统发生碰摩故障时振动响应的特征ꎬ同时考虑弯曲和扭转方向的振动ꎬ利用有限元法推导包含

轴承非线性刚度的碰摩转子系统弯扭耦合非线性动力学模型ꎮ 以某双盘单转子为计算模型ꎬ采用数值积分方法对非线

性弯扭耦合振动响应进行求解ꎻ利用频谱图、分岔图以及庞加莱图等分析碰摩故障下转子系统弯振和扭振的频谱特征

和周期稳定性ꎮ 计算结果表明:碰摩使转子系统的弯振和扭振都出现了倍频成分ꎬ其中扭振中的频率成分更加丰富ꎻ碰
摩载荷会诱发转子系统的弯振和扭振进入混沌状态ꎮ
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０　 引言

碰摩会导致转静间隙增大ꎬ封严磨损ꎬ降低发

动机工作效率ꎮ 剧烈的碰摩可能会导致叶片断

裂、转子失稳等严重后果ꎮ 转子系统碰摩响应特

征以及碰摩故障诊断一直是转子动力学的研究热

点ꎮ 文献[１－３]建立了包含转子、轴承及机匣的

整机动力学模型ꎬ对转子系统碰摩条件下的动力

学特性开展了深入研究ꎬ并将其应用于航空发动

机转子系统的故障识别与诊断中ꎮ 文献[４－１４]
考虑航空发动机的各类典型非线性因素ꎬ开展了

转子系统的碰摩振动响应研究ꎬ分析了碰摩转子

的非线性振动特征ꎮ 以上文献主要集中于转子系

统在发生转静碰摩故障时的非线性振动特性以

及碰摩故障诊断方法的研究ꎬ但只对弯曲方向的

振动响应进行了分析ꎬ没有考虑碰摩对扭振的影

响ꎮ 实际转子系统在工作过程中ꎬ弯振和扭振同

时存在ꎬ并且由于转子的质量不平衡ꎬ两者存在耦

合关系ꎮ 本文考虑弯振和扭振的耦合作用ꎬ利用

有限元法分别对转子系统圆盘单元和梁单元进行

运动微分方程推导ꎬ并通过系统总装得到了转子

系统的动力学模型ꎬ通过引入碰摩力模型ꎬ建立了

包含弯扭耦合效应的碰摩转子系统动力学有限元

模型ꎬ利用数值积分法对某转子系统的碰摩振动

响应进行求解ꎬ利用频谱图、轴心轨迹图、庞加莱

图等对转子系统发生碰摩故障时ꎬ分析其系统弯

振和扭振的频谱特征以及周期稳定性ꎮ
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１　 有限元建模

１.１　 转子系统动力学建模

首先对转子系统中圆盘单元弯扭耦合运动微

分方程进行推导ꎬ分别建立转子坐标系 Ｏｘｙｚ 和随

圆盘转动的旋转坐标系 Ｏ′ξηζꎬ如图 １ 所示ꎮ 圆盘

单元的广义坐标可表示为

ｑｄ ＝ ｘ ｙ θｘ θｙ θｚ{ } (１)
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图 １　 圆盘单元

圆盘的动能包含平动动能和转动动能两部

分ꎬ其表达式为:
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考虑转子系统发生扭振时ꎬ角位移幅值一般

为小量ꎬ因此有:
ｃｏｓ(Ωｔ＋θｚ＋φ)＝ ｃｏｓ(Ωｔ＋φ)ｃｏｓθｚ－

ｓｉｎ(Ωｔ＋φ)ｓｉｎθｚ≈ｃｏｓ(Ωｔ＋φ)－θｚｓｉｎ(Ωｔ＋φ) (５)
ｓｉｎ(Ωｔ＋θｚ＋φ)＝ ｓｉｎ(Ωｔ＋φ)ｃｏｓθｚ＋

ｃｏｓ(Ωｔ＋φ)ｓｉｎθｚ≈ｓｉｎ(Ωｔ＋φ)＋θｚｃｏｓ(Ωｔ＋φ) (６)
将式(２)—式(６)代入 Ｌａｇｒａｎｇｅ 方程中ꎬ并忽

略高阶小项ꎬ即可得到包含弯扭耦合效应的圆盘

单元运动微分方程ꎬ其矩阵形式的表达式如下:

(Ｍｄ＋Ｍｕ) ｑ
􀅰􀅰

ｄ＋(ΩＧｄ＋Ｃｕ) ｑ
􀅰
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(７)
式中:Ｍｄ、Ｇｄ 分别为传统转子动力学中不考虑

弯扭耦合作用的惯性矩阵和陀螺矩阵ꎻＦｕ 是不

平衡力向量ꎻＱｄ 为圆盘受到的广义外力ꎻＭｕ、
Ｃｕ和 Ｋｕ 分别为弯扭耦合产生的惯性矩阵、阻
尼矩阵和刚度矩阵ꎬ其表达式分别为:
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式中 ｍｅ 为不平衡量(ｍ 质量ꎬｅ 偏心距)
　 　 利用 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁单元来模拟转子系统中

的轴段部分ꎬ不考虑梁的质量偏心ꎬ则其刚度矩

阵、陀螺矩阵及惯性矩阵可分别表示为[１５]:
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ｍ７ ０ ０ ｍ８ ０ －ｍ７ ０ ０ ｍ８ ０
０ ｍ７ －ｍ８ ０ ０ ０ －ｍ７ －ｍ８ ０ ０
０ －ｍ８ ｍ９ ０ ０ ０ ｍ８ ｍ１０ ０ ０
ｍ８ ０ ０ ｍ９ ０ －ｍ８ ０ ０ ｍ１０ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０

－ｍ７ ０ ０ －ｍ８ ０ ｍ７ ０ ０ －ｍ８ ０
０ －ｍ７ ｍ８ ０ ０ ０ ｍ７ ｍ８ ０ ０
０ －ｍ８ ｍ１０ ０ ０ ０ ｍ８ ｍ９ ０ ０
ｍ８ ０ ０ ｍ１０ ０ －ｍ８ ０ ０ ｍ９ ０
０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０ ０

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
úú

(１３)
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式中:
ｂ１ ＝ １２
ｂ２ ＝ ６ｌｅ
ｂ３ ＝ ４ｌ２ｅ＋１２ｇｅ

ｂ４ ＝ ２ｌ２ｅ－１２ｇｅ

ｂ５ ＝ＧｅＪｅ( ｌ２ｅ＋１２ｇｅ) / ( ＩｅＥｅ)

ì

î

í

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

ｇ１ ＝ ３６ｌ３ｅ
ｇ２ ＝(３ｌ２ｅ－１８０ｇｅ) ｌ２ｅ
ｇ３ ＝(４ｌ４ｅ＋６０ｇｅ ｌ２ｅ＋１ ４４０ｇ２

ｅ) ｌｅ
ｇ４ ＝(－ｌ４ｅ－６０ｇｅ ｌ２ｅ＋７２０ｇ２

ｅ) ｌｅ

ì

î

í

ï
ï
ï

ï
ïï

ｍ１ ＝ ３１２ｌ４ｅ＋７ ０５６ｇｅ ｌ２ｅ＋４０ ３２０ｇ２
ｅ

ｍ２ ＝(４４ｌ４ｅ＋９２４ｇｅ ｌ２ｅ＋５ ０４０ｇ２
ｅ) ｌｅ

ｍ３ ＝ １０８ｌ４ｅ＋３ ０２４ｇｅ ｌ２ｅ＋２０ １６０ｇ２
ｅ

ｍ４ ＝ －(２６ｌ４ｅ＋７５６ｇｅ ｌ２ｅ＋５ ０４０ｇ２
ｅ) ｌｅ

ｍ５ ＝(８ｌ４ｅ＋１６８ｇｅ ｌ２ｅ＋１ ００８ｇ２
ｅ) ｌ２ｅ

ｍ６ ＝ －(６ｌ４ｅ＋１６８ｇｌ２ｅ＋１ ００８ｇ２
ｅ) ｌ２ｅ

ｍ７ ＝ ３６ｌ３ｅ
ｍ８ ＝(３ｌ２ｅ－１８０ｇｅ) ｌ２ｅ
ｍ９ ＝(４ｌ４ｅ＋６０ｇｅ ｌ２ｅ＋１ ４４０ｇ２

ｅ) ｌｅ
ｍ１０ ＝(－ｌ４ｅ－６０ｇｅ ｌ２ｅ＋７２０ｇ２

ｅ) ｌｅ
ｍ１１ ＝ １４０Ｉｅｐ( ｌ２ｅ＋１２ｇｅ) ２ / (ρｅＡｅ)

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï
ï

ｇｅ ＝
ＥｅＩｅ
κＧｅＡｅ

(１４)

式中:Ｅｅ、Ｇｅ 分别为弹性模量和剪切模量ꎻＩｅ、Ｊｅ 为

梁单元的截面惯性矩和极惯性矩ꎻＩｅｐ为极转动惯

量ꎻＡｅ、ρｅ、ｌｅ 分别为梁单元的截面面积、密度及长

度ꎻκ 为剪切变形系数ꎮ
得到了圆盘单元和梁单元的单元矩阵后ꎬ利

用有限元理论ꎬ可得到转子系统的动力学有限元

模型:

(Ｍ＋Ｍｕ) ｑ
􀅰􀅰＋(Ｃ＋ΩＧ＋Ｃｕ) ｑ

􀅰＋(Ｋ＋Ｋｕ)ｑ＝Ｆｕ＋Ｑ
(１５)

式中:Ｍ、Ｃ、Ｋ 以及 Ｇ 分别为不考虑弯扭耦合效

应的惯性、阻尼、刚度以及陀螺矩阵ꎻＱ 为作用在

转子系统上的广义外力ꎮ

１.２　 轴承非线性力

基于 Ｈｅｒｔｚ 接触理论和纯滚动假设ꎬ对轴承的

非线性力进行推导ꎮ 图 ２ 给出了轴承在运转过程

中内环和外环的关系示意图ꎮ 轴承外环固定在轴

承座上ꎬ因此相对于转子坐标系可认为是静止不

动的ꎬｏ 为轴承内环中心的初始位置ꎻｏ１ 为变形后

轴承内环的中心位置ꎻｕ１ 为变形前后内环中心位

置的距离ꎻｒ１ 和 ｒ２ 分别为轴承内环半径和外环半

径ꎻθ ｊ 为第 ｊ 号滚动体的位置角ꎮ 令 ｘ 和 ｙ 分别表

示 ｕ１ 在水平方向和垂直方向的投影距离ꎮ

x

j

o
o1
r1r2

u1

y

θj

图 ２　 轴承内、外圈关系示意图

假设滚子与轴承内外环之间为纯滚动且保持

架的转速等于滚子的公转转速ꎬ则 ｔ 时刻第 ｊ 号滚

动体的相位角 θ ｊ 和径向接触变形 ｕθｊ可表示为:

θ ｊ ＝
２π( ｊ－１)

Ｎｂ
＋ωｂｍ ｔ　 ( ｊ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬＮｂ) (１６)

ｕθｊ ＝(ｘｉｒ－ｘｏｒ)ｃｏｓθ ｊ＋(ｙｉｒ－ｙｏｒ)ｓｉｎθ ｊ－
γ
２

(１７)

式中:上标 ｉｒ 和 ｏｒ 分别为轴承的内、外环ꎻＮｂ 为

滚子数量ꎻγ 为轴承的径向间隙ꎻωｂｍ ＝ (ωｉｎ ｒ１ ＋
ωｏｕｔｒ２) / ( ｒ１＋ｒ２)为滚子的公转速度ꎻωｉｎ和 ωｏｕｔ分别

为内外环的转速ꎻｒ１ 和 ｒ２ 分别为内外环的半径ꎮ
利用 Ｈｅｒｔｚ 接触理论和式(１６)、式(１７)ꎬ可得到轴

承非线性力在 ｘ 和 ｙ 方向的分量为

ｆ ｂｅａｒｉｎｇ
ｘ ＝ － ｋｎ∑

Ｎｂ

ｊ ＝ １
ｕξ
θｊ＋ ｃｏｓθ ｊ

ｆ ｂｅａｒｉｎｇ
ｙ ＝ － ｋｎ∑

Ｎｂ

ｊ ＝ １
ｕξ
θｊ＋ ｓｉｎθ ｊ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

(１８)

式中:当 ｕθｊ≤０ 时ꎬｕξ
θｊ＋ ＝ ０ꎻ当 ｕθｊ>０ 时ꎬｕξ

θｊ＋ ＝ ｕξ
θｊꎻ对

于深沟球轴承ꎬξ 一般取 ３ / ２ꎻｋｎ 为滚子与套圈之

间的综合当量刚度ꎬ根据文献[１６]ꎬ可表示为

ｋｎ ＝
１

(１ / ｋｉ) ２ / ３＋(１ / ｋｏ) ２ / ３
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú

３ / ２

(１９)

式中:ｋｉ 和 ｋｏ 分别为滚子与内、外环接触刚度ꎬ根
据文献[１７]ꎬ接触刚度可表示为

Ｋｄｇ ＝
Ｑ
δ３ / ２
ｄ

＝
２５ / ２ (∑ρ)

－１ / ２

３ (δ∗) ３ / ２

１ － ν２
１

Ｅ１

＋
１ － ν２

２

Ｅ２

æ

è
ç

ö

ø
÷

－１

(２０)
式中:Ｑ 为滚珠与滚道之间的法向接触载荷ꎻδｄ 为

点接触时两物体趋近量即接触弹性变形ꎻν１、ν２ 分

别为滚子和套圈的泊松比ꎻＥ１ 和 Ｅ２ 分别为滚子

和套圈的弹性模量ꎻ∑ρ为接触点的主曲率ꎻδ∗为
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与主曲率函数有关的系数ꎬ可通过文献[１７]中

查表得到ꎮ

１.３　 碰摩力模型

假定转子与静子部件的碰撞为弹性碰撞ꎬ变
形为弹性变形ꎮ 参考文献[１８]建立转子系统的

碰摩力模型如图 ３ 所示ꎮ 图中 Ｏｘｙｚ 为转子系统

固定直角坐标系ꎻｒ 为轮盘几何中心的径向位移ꎻ
ＦＮ 和 Ｆτ 分别为转子与静子间的径向碰撞力和切

向摩擦力ꎻΩ 为转子转速ꎮ

xz
Ω

r

O O

oP

y

y

Fτ

FN

图 ３　 碰摩力示意图

判断碰摩是否发生的几何临界为:根据转子

系统中轮盘的实时振动响应幅值判断是否发生转

静碰摩ꎬ当轮盘的振动位移大于转子和静子机匣

的初始间隙时ꎬ即发生碰摩ꎻ否则ꎬ未发生碰摩ꎮ
设静止时转子与静子之间的间隙为 δꎬ即当

ｒ≤δ时ꎬ未发生碰摩ꎬＰＮ ＝ ０ꎬＰＴ ＝ ０ꎻ当 ｒ>δ 时ꎬ转子

和静子发生碰摩ꎬ此时假定静子径向变形为线性

变形ꎬｋｃ 为静子径向刚度ꎬ转子与静子间的摩擦符

合库仑摩擦定律ꎬ摩擦因数为 ｆꎬ则碰摩力的表达

式为

ＦＮ ＝( ｒ－δ)ｋｃ

Ｆτ ＝ ｆ􀅰ＦＮ
{ (２１)

式中:ｒ ＝ ｘ２
ｐ＋ｙ２

ｐ ꎻｘｐ、ｙｐ 分别为轮盘中心的位移ꎮ
由式(１８)可得碰摩力在 Ｏｘｙｚ 坐标系 ｘ、ｙ 方向上

分量为

Ｆｘ ＝ －ｋｃ(１－δ / ｒ)(ｘｐ－ｆ􀅰ｙｐ)
Ｆｙ ＝ －ｋｃ(１－δ / ｒ)( ｆ􀅰ｘｐ＋ｙｐ)
Ｍ＝Ｆτｒｉｎ

ì

î

í

ï
ï

ïï

(２２)

式中:Ｍ 为切向摩擦力引起的转矩ꎻｒｉｎ表示转子圆

盘的半径ꎮ
将式(１８)和式(２２)代入转子式(１５)中ꎬ即可

得到考虑弯扭耦合效应的碰摩转子系统动力学有

限元模型ꎬ其表达式为

(Ｍ＋Ｍｕ) ｑ
􀅰􀅰＋(Ｃ＋ΩＧ＋Ｃｕ) ｑ

􀅰＋(Ｋ＋Ｋｕ)ｑ＝
Ｆｕ＋Ｆｂｅａｒｉｎｇ＋Ｆｒｕｂ (２３)

式中 Ｆｂｅａｒｉｎｇ和 Ｆｒｕｂ分别为轴承非线性力和碰摩力

向量ꎮ

２　 碰摩响应分析

式(２３)右边包含有与转子位移响应有关的

非线性项 Ｆｂｅａｒｉｎｇ和 Ｆｒｕｂꎬ可以利用隐式 Ｎｅｗｍａｒｋ－β
法进行求解ꎮ 计算模型如图 ４ 所示ꎬ轴承与圆盘

的相关参数如表 １ 和表 ２ 所示ꎮ 根据前文计算方

法ꎬ选取轴承接触刚度 ｋｎ ＝ ７.９９３ ２×１０９(Ｎ / ｍｍ)ꎮ
另外ꎬ本文转子系统只考虑轴承位置的阻尼ꎬ

并将阻尼简化为线性阻尼ꎬ２ 个主轴承径向和扭

转方向的阻尼均为 １００ Ｎ􀅰ｓ / ｍꎮ

,� ,�
D�� D��

��� ��� ����

���

图 ４　 转子系统物理模型(单位:ｍｍ)

表 １　 轴承参数

参数名称 数值

外圈半径 / ｍｍ ３０

内圈半径 / ｍｍ １０

滚子数量 ８

径向间隙 / μｍ ６

滚子和套圈泊松比 ０.３

滚子弹性模量 / (Ｎ / ｍｍ２) ２.０７×１０５

套圈弹性模量 / (Ｎ / ｍｍ２) ２.０７×１０５

滚子直径 / ｍｍ ４.７６２

外滚道直径 / ｍｍ ２３.２

内滚道直径 / ｍｍ １７.０

表 ２　 圆盘参数

参数名称 盘 １ 盘 ２

质量 / ｋｇ ０.８ ０.５

直径转动惯量 / (ｋｇ􀅰ｍ２) ０.０００ ４ ０.０００ ２

极转动惯量 / (ｋｇ􀅰ｍ２) ０.０００ ７ ０.０００ ４

不平衡量 / (ｋｇ􀅰ｍ) ８×１０－５ ５×１０－５

　 　 对式(２０)进行特征值分析可以得到转子系统的

１ 阶、２ 阶临界转速分别为 ３５４ ｒａｄ / ｓ 和 ８２３ ｒａｄ / ｓꎮ
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假设碰摩发生在圆盘 １ 位置ꎬ计算转速区间为

３１０~３８０ ｒａｄ / ｓꎬ相关碰摩参数如表 ３ 所示ꎮ

表 ３　 碰摩参数

机匣变形刚度 /
(Ｎ / ｍ) 摩擦因数 转静初始间隙 / ｍ 圆盘 １半径 / ｍ

５×１０－６ ０.１ ４×１０－４ ４０×１０－３

　 　 对盘 ２ 的振动响应进行分析ꎬ得到其弯振和

扭振响应随转子转速的变化如图 ５ 所示ꎮ 在弯振

方向上发生碰摩故障时ꎬ转子的涡动范围受到静

子的限制ꎬ与不发生碰摩时对比ꎬ碰摩响应的振动

幅值有明显的降低ꎬ见图 ５(ａ)ꎮ 扭振方向上的振

动响应如图 ５(ｂ)所示ꎮ 转子系统在无碰摩条件

下ꎬ系统没有受到其他外部激励转矩ꎬ在弯振和扭

振的耦合作用下ꎬ在弯振临界转速附近也出现了

峰值ꎮ 另外ꎬ对比发生碰摩和无碰摩条件下扭振

的振动幅值ꎬ可以看到ꎬ情况与弯振相反ꎬ碰摩使

扭振的振幅明显提高ꎬ这是由于转子系统发生转

静碰摩时ꎬ转子会受到碰摩切向力引起的转矩作

用ꎬ该转矩直接作用在扭振方向上ꎬ使得振动响应

明显增大ꎮ
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图 ５　 圆盘振动响应随转速的变化

图 ６ 为发生碰摩前后弯振和扭振的三维频谱

图ꎮ 在弯振方向发生碰摩前ꎬ转子系统的振动主

要是转子不平衡力引起的基频振动ꎬ而在临界转

速附近发生碰摩时ꎬ振动频率成分发生了一定的

变化ꎬ除了基频成分外ꎬ出现了 ２ 倍频以及少量 ３
倍频的成分ꎻ随着转速的继续提高ꎬ当转速远离临

界转速后ꎬ转子回复到基频振动的状态下ꎮ 在扭

振方向上ꎬ可以看到ꎬ不发生碰摩时ꎬ转子系统在

扭振上没有任何频率成分的振动ꎬ而发生碰摩故

障时ꎬ出现了多个频率成分的振动ꎬ包括 ０ 频、基
频以及各种倍频成分ꎮ
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图 ６　 圆盘振动响应三维频谱图

进一步对转子发生碰摩故障的周期稳定性进

行分析ꎬ转子系统在发生碰摩前后不同转速下的轴

心轨迹和庞加莱截面如图 ７ 和图 ８ 所示ꎬ其中转子

在转速 ３４４ ｒａｄ / ｓ、３４８ ｒａｄ / ｓ、３５２ ｒａｄ / ｓ、３５６ ｒａｄ / ｓ
时发生碰摩ꎮ 可以发现:在转子不发生碰摩时ꎬ转
子振动得比较规则ꎬ轴心轨迹基本为圆形ꎬ见

图 ７(ａ)和图 ７(ｆ)ꎻ在轴承的非线性力作用下ꎬ转
子的振动处于拟周期状态ꎬ见图 ８( ａ)、图 ８( ｆ)ꎮ
当转子发生碰摩故障时ꎬ随着碰摩程度的增大ꎬ转
子系统的运动轨迹也变得杂乱无章ꎬ见图 ７(ｂ)—
图 ７(ｅ)ꎬ转子的振动也由碰摩前的拟周期状态逐

渐向混沌振动发展ꎬ见图 ８(ｂ)—图 ８(ｅ)ꎮ

􀅰０２１􀅰



􀅰机械制造􀅰 缪旭ꎬ等􀅰转子系统碰摩故障中的弯扭耦合动力学

20

10

0

-10

-20

y/
m

x/m
(a) 340 rad/s

-20 200

×10-5

×10-5

20

0

-20

-50 500

y/
m

x/m
(b) 344 rad/s

×10-5

×10-5

20

0

-20

-50 500

40

20

0

-20

-40
-50 500

x/m
(c) 348 rad/s

x/m
(d) 352 rad/s

y/
m

y/
m

×10-5 ×10-5

×10-5 ×10-5

40

20

0

-20

-40
-50 500

20

0

-20

-50 500
x/m

(e) 356 rad/s
x/m

(f) 366 rad/s

y/
m

y/
m

×10-5 ×10-5

×10-5 ×10-5

图 ７　 轴心轨迹图
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图 ８　 庞加莱截面

　 　 转子系统振幅随转速变化的分岔图如图 ９ 所

示ꎮ 同样可以看到ꎬ在计算转速区间内ꎬ转子系统

的弯振经过了拟周期—混沌—拟周期的变化ꎮ 在

扭振方向上ꎬ不发生碰摩时ꎬ没有扭振发生ꎬ发生

碰摩故障时ꎬ在弯扭耦合的作用下ꎬ扭振也处于混

沌运动的状态ꎮ

x/
m

60

40

20

0

-20

-40

-60
330 340 350 360 370 380

ω/	rad/s


×10-5 

UBU��

2

1

0

-1

-2
330 340

×10-3

350 360 370 380
ω�	rad/s


θ z
/ra
d

UCU��

图 ９　 分岔图

３　 结语

本文利用有限元法建立了考虑弯扭耦合作用

的碰摩转子动力学模型ꎬ利用数值积分法对转子

系统发生碰摩时的振动响应进行了求解ꎬ利用频

谱图、轴心轨迹图、庞加莱图等对弯振和扭振的响

应特征进行了分析ꎮ 结果表明:当转子系统发生

碰摩故障时ꎬ由于静子机匣的限制ꎬ弯振响应明显

降低ꎬ但在碰摩切向力和弯扭耦合作用下ꎬ扭转振

动明显增大ꎻ此外ꎬ碰摩载荷使系统的弯振和扭振

都出现了倍频成分振动ꎬ其中扭振中的频率成分

更加丰富ꎻ碰摩会改变转子系统的周期特性ꎬ发生

碰摩前后ꎬ系统的弯振由拟周期状态进入了混沌

状态ꎬ在弯振和扭振耦合作用下ꎬ碰摩过程中扭振

也出现了混沌运动ꎮ 本文的研究结果对旋转机械

的转静碰摩故障诊断具有理论参考意义ꎮ
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时ꎬ滚压力的变化对残余压应力的影响减弱ꎻ在滚

压力超过 ３ ２５０ Ｎ 后ꎬ滚压力的变化对残余压应力

的影响程度又有所增加ꎮ
３)当滚压转速为 ３００ ｒ / ｍｉｎ 和滚压时间为

２.５ ｓ时ꎬ螺栓疲劳拉伸结果从断螺栓头下到断螺

栓螺纹的临界滚压力值约为 ４５０ Ｎꎮ 随滚压力的

增加ꎬ螺栓头下圆角处的疲劳寿命迅速增加ꎬ并在

滚压力约为 ７５０ Ｎ 时达到最大值ꎮ 但随着滚压力

的进一步增加ꎬ螺栓的疲劳寿命又开始迅速下降ꎮ
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