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高速柔性转子系统非线性振动响应特征分析

洪杰１，２，于欢１，肖森１，马艳红１，２，

（１．北京航空航天大学 能源与动力工程学院，北京 １０００８３；　２．先进航空发动机协同创新中心，北京 １０００８３）

　　摘　　　要：针对高速柔性转子多支点支承的结构特点及转子动力特性设计的需要，分
析松动支承对转子动力特性的影响，仿真研究得到多支点支承高速柔性转子系统的非线性振

动响应特征。研究结果表明：工作在多阶临界转速以上的转子系统，存在松动支承时，工作中

的柔性转子可能存在周期、拟周期、混沌运动。进而研究了松动支承位置、不平衡量、松动间隙

等参数对多支点支承柔性转子振动响应的影响，分析结果为多支点支承高速柔性转子系统的

动力学设计提供了理论方法。

关　键　词：高速柔性转子；松动支承；非线性振动；动力响应；动力学设计
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文献标识码：Ａ　　　　文章编号：１００１５９６５（２０１８）０４０６５３０９

　　航空发动机中，高速柔性转子为工作转速在
弯曲振型临界转速之上的转子系统，该类转子系

统往往采用多支点支承的方案，但受制造及装配

工艺的限制，往往存在支承不同心问题。与地面

设备相比，航空燃气涡轮发动机转子具有工作转

速高、工作过程中除传递较大扭矩外还传递轴向

力的特点，因此，多支点支承高速柔性转子系统在

支承不同心激励下轴内部会产生交变应力，极易

造成转子产生疲劳破坏。

因此，为减小支承不同心的影响，多支点支承

的高速柔性转子可采取松动支承设计，即在支承

结构中设计合理的间隙。但是，对于支承带有间

隙的转子结构系统，转子振幅变化时，支承的约束

作用会产生突变，使得转子系统支承刚度具有阶

跃的非连续特征。而航空发动机主轴承工作环境

极其恶劣，因此，松动支承引起的支承刚度非连续

特征可能会使转子系统产生复杂的非线性响应，

影响航空发动机转子系统的动力特性稳定。尤其

对于高速柔性转子，由于该类转子系统质量、刚度

分布极为不均，弯曲临界转速低，工作在超临界状

态下，使得松动支承对高速柔性转子动力特性的

不利影响更加突出
［１］
。而当转子支承系统的结

构参数如松动支承的位置、松动间隙、不平衡量等

设计合理时，转子系统非线性振动响应会受到抑

制，所以多支点支承高速柔性转子采用松动支承

设计时保持良好的动力特性，需对其非线性振动

响应特征进行研究。

Ｗａｎｇ［２］及 Ｈｕｓｓｉｅｎ［３］等采用龙格库塔法对非
线性油膜力及非线性支承共同作用下的 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ
转子的振动响应特征及其稳定性进行数值求解，

将仿真结果和线性转子系统振动响应对比发现，

支承刚度改变时，在一定转速范围内转子可产生

拟周期运动；Ｇｏｌｄｍａｎ和 Ｍｕｓｚｙｎｓｋａ［４６］考虑了支
承结构的刚度、阻尼及切向摩擦，其研究结果表明

松动支承激励下转子存在同步及次同步振动成

分，同时存在高次谐波振动成分，一定工作状态下

混沌运动可能产生；Ｋａｒｐｅｎｋｏ等［７８］
仅考虑了支

承间隙及非连续支承刚度的影响，建立的多点法
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数值求解结果表明，当转子与带有间隙的支承之

间产生频繁碰撞时，可产生混沌运动；Ｋｉｍ、Ｎｏ
ａｈ［９］和 Ｅｈｒｉｃｈ［１０１１］综合考虑了挤压油膜和支承间
隙对转子振动响应的影响，分别通过数值仿真和

实验证明了松动支承的间隙是导致带有支承松动

的转子系统产生复杂的非线性振动响应特征的原

因；Ｋｉｍ和 Ｎｏａｈ［１２］采用谐波平衡法研究了带有间
隙支承的转子结构系统的分岔特性及其稳定性，

发现转子系统可通过 Ｈｏｐｔ分岔产生拟周期运动；
Ｗｉｅｒｃｉｇｒｏｃｈ等［１３１４］

利用 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ转子研究了支承
松动转子系统通往混沌的途径，发现间隙支承的

转子结构系统可通过切分岔、倍周期分叉的途径

通往混沌。

综上，目前针对松动支承激励下转子结构系

统非线性振动响应特征的研究，计算模型多采用

简单的 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ转子，且没有综合考虑非连续支承
刚度、切向摩擦及挤压油膜的影响，因而不能直接

用于指导多支点支承高速柔性转子的松动支承设

计。本文参考上述工作，基于松动支承的力学特

征，研究得到非连续支承刚度产生机理，分析松动

支承对柔性转子系统动力特性的影响，进而综合

考虑阶跃的非连续支承刚度及油膜力的影响，建

立带有松动支承的多支点支承高速柔性转子系统

动力学模型，仿真研究得到了转子的非线性振动

响应特征。进而根据支承结构参数对多支点支承

高速柔性转子系统动力学特性的影响，对支承位

置和支承刚度进行优化，以减弱非连续支承刚度

对转子动力特性的影响，进而根据转子振动响应

幅值随转速的变化设计松动间隙，使工作转速区

域远离混沌响应区域，并具有一定的安全裕度，保

证高速柔性转子采用松动支承设计时具有稳健的

动力特性，从而为多支点支承高速柔性转子系统

动力特性设计提供理论方法。

１　松动支承激励的力学特征及动力
学模型

１．１　松动支承激励的力学特征
如图１所示（图中 ｏｓｉ为各支点位置处转子轴

线位置），工程中典型的松动支承设计是通过调

整挤压油膜阻尼器（ＳｑｕｅｅｚｅＦｉｌｍＤａｍｐｅｒ，ＳＦＤ）的
间隙，加大转子与支承之间的间隙，从而消除装配

时支承不同心对转子的附加约束
［１］
。

图２（ａ）为带有挤压油膜阻尼器的支承结构
物理模型。转子运动过程中，支承刚度主要由油

膜压力产生的油膜刚度及刚性支承的支承刚

图 １　采用松动支承设计的多支点支承柔性转子模型

Ｆｉｇ．１　Ｍｕｌｔｉｓｕｐｐｏｒｔｅｄｆｌｅｘｉｂｌｅｒｏｔｏｒｍｏｄｅｌ

ｗｉｔｈｂｅａｒｉｎｇｌｏｏｓｅｎｅｓｓｄｅｓｉｇｎ

图 ２　加大油膜间隙的挤压油膜阻尼器转子模型

Ｆｉｇ．２　ＭｏｄｅｌｏｆＳＦＤｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｉｎｃｒｅａｓｅｄ

ｏｉｌｆｉｌｍｃｌｅａｒａｎｃｅ

度 Ｋｓ串联而成，由于油膜压力不同，因而在不同
位置处挤压油膜力在径向方向 ｒ和切向方向 ｔ分
量有所差异，因而当转子振动位移与水平方向的

夹角 φ不同时，在水平和垂直方向分量也会随之
改变。对于油膜间隙较大的挤压油膜阻尼器，转

子作微幅振动油膜不受挤压时，支承不起约束作

用。转子振幅增加，转子与油膜环内表面产生挤

压油膜作用时，会产生油膜力，为转子提供油膜刚

度，此时支承本身刚度与油膜刚度为串联关系，油

膜刚度起主要支承作用，在油膜受挤压的扩张区

内，靠近间隙小的一端阻力大，故而油压升高大，

靠近间隙大的一端阻力小，油压升高小，从而会形

成如图２（ａ）所示的油压分布。同时，由于油膜力
除受振幅影响外，运动速度及进动角度也会改变

油膜力大小，从而在振幅一定时，根据转子运动轨

４５６

摇

摇 摇

ht
tp
://
bh
xb
.bu

aa
.ed

u.c
n

ht
tp
://
bh
xb
.bu

aa
.ed

u.c
n

ht
tp
://
bh
xb
.bu

aa
.ed

u.c
n



　第 ４期 洪杰，等：高速柔性转子系统非线性振动响应特征分析

迹的随机性，油膜力具有区间分布特征，如

图２（ｂ）阴影所示。转子振幅继续增加与油膜环
产生碰撞时，油膜会破裂，油膜刚度消失，此时支

承本身刚度起主要支承作用。据此绘制支承支反

力随振幅变化曲线，如图２（ｂ）所示，可以看出，松
动支承可使转子支承刚度产生突变，从而支反力

随振幅变化在油膜破裂点处导数不连续，具有非

连续的力学特征，同时当转子与带间隙的支承之

间产生频繁碰撞时，转子运动轨迹的随机性导致

支承刚度具有区间分布特征，使转子系统具有非

确定性特征。

支承刚度改变时，转子系统固有频率会随之

改变，进而转子系统共振点会产生突变，使转子系

统振动响应较为复杂。当转子动力特性对支承刚

度敏感度较高时，支承松动可能会使转子产生混

沌
［１］
。所以，高速柔性转子系统采用松动支承设

计时，应对其支承方案及相应支承参数进行优化

设计，以降低转子动力特性对支承刚度非连续变

化的敏感度，使工作转速区域远离混沌响应区域

并具有一定裕度，以保证转子动力特性稳定。

１．２　松动支承激励下多支点支承高速柔性转子
系统的动力学模型

　　根据高速柔性转子多支点支承的特点以及松
动支承的力学特征，建立如图 ３所示多支点支承
高速柔性转子系统力学模型。Ｏ１、Ｏ２为轮盘的几
何中心，Ｏ１ｅ、Ｏ２ｅ为轮盘的质心，ｅ１、ｅ２为质心到形
心距离，轮盘质量分别为 ｍ１、ｍ２，轮盘处阻尼分别
为 Ｃｄ１、Ｃｄ２。Ｋｓｉ和 Ｃｓｉ分别为各支点的支承刚度和
阻尼，ｃ２、ｃ３为油膜间隙，ｃ′２、ｃ′３为松动间隙。

图 ３　多支点支承高速柔性转子系统力学模型

Ｆｉｇ．３　Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌｍｏｄｅｌｏｆｍｕｌｔｉｓｕｐｐｏｒｔｅｄ

ｈｉｇｈｓｐｅｅｄｆｌｅｘｉｂｌｅｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

忽略陀螺力矩和扭转振动的影响，转子系统

横向振动的运动微分方程为

ｍｓ１̈ｘｓ１＋Ｃｓ１ｘｓ１＋ｋ１（ｘｓ１－ｘｄ１）＋Ｋｓ１ｘｓ１＝０

ｍｓ１̈ｙｓ１＋Ｃｓ１ｙｓ１＋ｋ１（ｙｓ１－ｙｄ１）＋Ｋｓ１ｙｓ１＝
{ ０

（１ａ）

ｍ１̈ｘｄ１＋Ｃｄ１ｘｄ１＋ｋ１（２ｘｄ１－ｘｓ１－ｘｓ２）＝

　　ｍ１ｅ１ω
２ｃｏｓ（ωｔ）

ｍ１̈ｙｄ１＋Ｃｄ１ｙｄ１＋ｋ１（２ｙｄ１－ｙｓ１－ｙｓ２）＝

　　ｍ１ｅ１ω
２ｓｉｎ（ωｔ













）

（１ｂ）

ｍｓ２̈ｘｓ２＋Ｃｓ２ｘｓ２＋ｋ１（ｘｓ２－ｘｄ１）＋

　　ｋ２（ｘｓ２－ｘｓ３）＝Ｆｓ２ｘ
ｍｓ２̈ｙｓ２＋Ｃｓ２ｙｓ２＋ｋ１（ｙｓ２－ｙｄ１）＋

　　ｋ２（ｙｓ２－ｙｓ３）＝Ｆｓ２













ｙ

（１ｃ）

ｍｓ３̈ｘｓ３＋Ｃｓ３ｘｓ３＋ｋ２（ｘｓ３－ｘｓ２）＋

　　ｋ１（ｘｓ３－ｘｄ２）＝Ｆｓ３ｘ
ｍｓ３̈ｙｓ３＋Ｃｓ３ｙｓ３＋ｋ２（ｙｓ３－ｙｓ２）＋

　　ｋ１（ｙｓ３－ｙｄ２）＝Ｆｓ３













ｙ

（１ｄ）

ｍ２̈ｘｄ２＋Ｃｄ２ｘｄ２＋ｋ１（２ｘｄ２－ｘｓ３－ｘｓ４）＝

　　ｍ２ｅ２ω
２ｃｏｓ（ωｔ）

ｍ２̈ｙｄ２＋Ｃｄ２ｙｄ２＋ｋ１（２ｙｄ２－ｙｓ３－ｙｓ４）＝

　　ｍ２ｅ２ω
２ｓｉｎ（ωｔ













）

（１ｅ）

ｍｓ４̈ｘｓ４＋Ｃｓ４ｘｓ４＋ｋ１（ｘｓ４－ｘｄ２）＋Ｋｓ４ｘｓ４＝０

ｍｓ４̈ｙｓ４＋Ｃｓ４ｙｓ４＋ｋ１（ｙｓ２－ｙｄ２）＋Ｋｓ４ｙｓ４＝
{ ０

（１ｆ）

式中：ω为转子同步进动角速度；ｍｓｉ为支承质量；
ｋｉ为转子在轮盘 ｉ处的刚度；ｘｓｉ、ｙｓｉ为支承位置处
转子振动位移分量；ｘｄｉ、ｙｄｉ为轮盘振动位移分量；
Ｆｓｉｘ、Ｆｓｉｙ为松动支承支反力；２、３号支点采用支承
松动设计，支承刚度为 Ｋｓ２、Ｋｓ３。支承的支反力随
转子振幅变化具有非连续特征，其表达式为

Ｆｓｉｘ ＝

０　　　　　　　　　 ｒｓｉ≤ ｃ′ｉ
ｆｘｉ ｃ′ｉ ＜ｒｓｉ ＜ｃｉ
－Ｋｓｉ（ｒｓｉ－ｃｉ）ｃｏｓφｉ＋μＫｓｉ（ｒｓｉ－ｃｉ）ｓｉｎφｉ
　　　　　　　　　 ｒｓｉ≥ ｃ










ｉ

（２）

Ｆｓｉｙ ＝

０　　　　　　　　　 ｒｓｉ≤ ｃ′ｉ
ｆｙｉ ｃ′ｉ ＜ｒｓｉ ＜ｃｉ
－Ｋｓｉ（ｒｓｉ－ｃｉ）ｃｏｓφｉ－μＫｓｉ（ｒｓｉ－ｃｉ）ｓｉｎφｉ

ｒｓｉ≥ ｃ










ｉ

（３）

式中：ｆｘｉ、ｆｙｉ为油膜力；ｒｓｉ＝ ｘ２ｓｉ＋ｙ
２
ｓ槡 ｉ为支点位置处

的横向振幅；μ为摩擦系数；φｉ为转子振动位移与
水平方向的夹角。

采用短轴承油膜理论，半油膜条件下油膜力

的表达式为

ｆｘ＝Ｆｒｃｏｓφ－Ｆｔｓｉｎφ

ｆｙ＝Ｆｒｓｉｎφ＋Ｆｔｃｏｓ
{ φ

（４）

式中：

ｃｏｓφ＝
ｘｓｉ
ｒｓｉ

ｓｉｎφ＝
ｙｓｉ
ｒｓｉ

Ｆｒ＝ｒｓｉＩ２＋ｒｓｉφＩ１
Ｆｔ＝ｒｓｉＩ１＋ｒｓｉφＩ















３

（５）

５５６
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其中：Ｉ１、Ｉ２、Ｉ３为 Ｓｏｍｍｅｒｆｅｌｄ系数
［１５１６］

。

２　松动支承激励下的转子系统动力
学特性分析

２．１　非线性振动响应特征
根据松动支承激励下多支点支承高速柔性转

子系统力学模型和动力学模型，参考涡轴发动机

动力涡轮转子结构，选取结构的各参数如表 １、
表２所示。

改变转子转速，仿真计算得到松动支承激励

下高速柔性转子系统振动响应，如图 ４～图 ７
所示。

从图４、图５可以看出，松动支承激励下的柔
性转子，其振动响应具有如下特征：

１）对于带有间隙的 ２号支点位置处的振动
响应，在 １０～１２００ｒａｄ／ｓ转速范围内，随转速增
加，其运动形式依次为周期—拟周期—混沌—拟

周期运动。

表 １　结构参数取值

Ｔａｂｌｅ１　Ｖａｌｕｅｓｏｆｓｔｒｕｃｔｕｒａｌｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参　数 数　值

ｍ１ｅ１／（ｇ·ｍｍ） １０

ｍ２ｅ２／（ｇ·ｍｍ） １０

ｃ′２／ｍｍ ７×１０－４

ｃ′４／ｍｍ ４×１０－４

ｃ２－ｃ′２／ｍｍ ２×１０－４

ｃ４－ｃ′４／ｍｍ ２×１０－４

ｋ１／（Ｎ·ｍ
－１） ２×１０５

ｋ２／（Ｎ·ｍ
－１） １×１０４

表 ２　挤压油膜阻尼器参数取值

Ｔａｂｌｅ２　ＶａｌｕｅｓｏｆＳＦＤｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参　数 滑油黏度／（Ｐａ·ｓ） 轴向承载长度／ｍｍ 轴承半径／ｍｍ

数　值 １×１０－３ ９０ ４０

图 ４　振幅随转速变化的分岔图

Ｆｉｇ．４　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅ

ｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄ

图 ５　随转速变化的频域瀑布图

Ｆｉｇ．５　Ｗａｔｅｒｆａｌｌｃｕｒｖｅｏｆｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｃｈａｎｇｉｎｇ

ｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄ

　　如图 ４所示，当转速较低（ω＜１００ｒａｄ／ｓ）时，
由于转子振幅很小，松动支承几乎不起约束作用，

轮盘１和２号支点振幅相同，此时转子处于两支
点支承状态，为线性系统，频域响应仅为 １倍频，
转子做周期运动。

转子转速继续增加，向临界转速靠近，在不平

衡力作用下，转子振幅增加使转子与松动支承之

间的油膜受到挤压时，油膜的刚度和阻尼会抑制

转子的振动，此时轮盘 １和 ２号支点振幅出现差
异，在非线性油膜力作用下，频域响应为１倍频和
３倍频成分的叠加，转子产生拟周期运动。

转子转速继续增加，逐渐远离共振转速，不平

衡激振力加大，当振幅下降至与松动支承之间产

生频繁碰撞时，整个系统可看成２个系统的耦合：
①固有非线性系统，即无不平衡激振作用下的松
动支承转子系统；②不平衡激振力作用下的线性
振动系统。其中，不平衡激振力可代表 ２个系统
的耦合程度

［１６］
。当不平衡激振力很小时，线性系

统的振动很弱，对应非线性系统的作用也很弱。

系统的运动便可近似看成是 ２个独立运动的叠
加，即整个系统的运动是围绕平衡点之一的线性

振动。此时根据初始条件不同，系统会绕不同的

平衡点运动，从而在相平面上形成不同的流域。

由于不平衡激振很小，振动很弱，系统的振动才不

６５６
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　第 ４期 洪杰，等：高速柔性转子系统非线性振动响应特征分析

图 ６　２号支点位置转子的振动响应

Ｆｉｇ．６　ＶｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｒｏｔｏｒａｔｐｏｓｉｔｉｏｎｏｆＳｕｐｐｏｒｔ２

会越出既定的流域而趋近于另一平衡点。

根据图４和图６（ｃ）的相图所示，当转速增加
至５８０ｒａｄ／ｓ左右时，受松动支承的影响，频域响
应为 １倍频、３倍频、５倍频及多种其他频率成分
的叠加，运动形式为混沌运动。这是由于不平衡

激振力增加，使得 ２个系统的相互影响增强到使
振动可以超过初始流域的界限，从而可从初始的

流域转到新的流域，将向其他平衡点靠近。同时，

系统振幅也可能增大到超过新流域的界限而趋近

于初始流域，此时系统会绕初始的平衡点运动。

而系统在自发随机性的影响下会从一个流域进入

另一个流域，系统在不同流域之间产生跳动而具

有随机的特点，从而产生混沌运动
［１７１８］

。

转速继续增加，不平衡激振力增大，使得线性

７５６
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图 ７　轮盘 １位置转子的振动响应

Ｆｉｇ．７　ＶｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｒｏｔｏｒａｔｐｏｓｉｔｉｏｎｏｆＤｉｓｋ１

系统的振动处于主导地位，振幅继续下降，在非线

性油膜力作用下，转子运动状态为拟周期运动。

当不平衡激振力很大时，线性系统完全处于

支配地位，松动支承引起的非线性影响极弱。此

时，整个系统便按线性系统的运动方式运动，变为

周期运动
［１６１７］

。

２）图７为松动支承激励下轮盘的振动响应，
运动形式主要为拟周期和周期运动。２号支点位
置处存在混沌运动时，对应轮盘振动响应以转速

１倍频为主，同时包含其他频率成分，呈拟周期运
动；２号支点位置为拟周期和周期运动时，对应轮
盘振动响应仅为１倍频，呈周期运动。

２．２　参数影响规律

为了研究松动间隙、非连续支承刚度、不平衡

量大小及松动支承位置对转子响应的影响，以转

子系统的加速过程为例，分析不同参数下的松动

支承激励的转子系统响应分岔图。

２．２．１　松动支承位置影响

改变松动支承位置，将 ２号、４号支点处设计
松动间隙，其物理模型如图 ８所示。得到 ２号、
３号支点位置处及轮盘２位置处转子振幅随转速
变化的分岔图。根据图 ９，改变轮盘 ２位置处松
动支承的位置，对 ２号支点位置处转子的振动响
应影响较小，混沌响应区域稍有偏移。如图 １０
所示，松动支承位置改变对轮盘２及其支承位置处

图 ８　２号、４号支点采用松动支承设计的多支点

支承柔性转子系统

Ｆｉｇ．８　Ｍｕｌｔｉｓｕｐｐｏｒｔｅｄｆｌｅｘｉｂｌｅｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｂｅａｒｉｎｇ

ｃｌｅａｒａｎｃｅｄｅｓｉｇｎｅｄａｔＳｕｐｐｏｒｔ２ａｎｄＳｕｐｐｏｒｔ４

图 ９　松动支承位置不同时 ２号支点振幅

随转速变化的分岔图

Ｆｉｇ．９　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｏｆ

Ｓｕｐｐｏｒｔ２ｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄｗｈｅｎ

ｌｏｃａｔｉｏｎｏｆｂｅａｒｉｎｇｌｏｏｓｅｎｅｓｓｉｓｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
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　第 ４期 洪杰，等：高速柔性转子系统非线性振动响应特征分析

振动响应影较大，４号支点采用松动支承设计时，
轮盘２在共振点处的峰值略有降低。根据图 １１
可知，随转速增加，不平衡激振力增加使得转子与

松动支承之间存在碰撞冲击时，松动支承位置处

响应幅值对转速变化较敏感，因而在 ２号、３号支
点位置设计松动间隙时，３号支点位置处转子响
应幅值对转速变化较敏感。同时由于３号支点靠
近转子质心，其振幅变化在非连续支承刚度影响下

对转速变化敏感时，不利于转子动力特性稳定，因

此，优先选择２号、４号支点采用松动支承设计。

图 １０　松动支承位置不同时轮盘 ２振幅随

转速变化的分岔图

Ｆｉｇ．１０　ＢｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｏｆＤｉｓｋ２

ｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄｗｈｅｎｌｏｃａｔｉｏｎｏｆ

ｂｅａｒｉｎｇｌｏｏｓｅｎｅｓｓｉｓｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

图 １１　松动支承位置不同时 ３号支点振幅

随转速变化的分岔图

Ｆｉｇ．１１　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｏｆ

Ｓｕｐｐｏｒｔ３ｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄｗｈｅｎｌｏｃａｔｉｏｎ

ｏｆｂｅａｒｉｎｇｌｏｏｓｅｎｅｓｓｉｓｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

２．２．２　不平衡量影响
如表３所示，改变轮盘１、２的不平衡量，得到

轮盘１及２号支点位置处转子振幅随转速变化的
分岔图，如图 １２所示。可以看出，转子不平衡
量增加时，混沌响应的转速区域向高转速区偏移。

表 ３　轮盘不平衡量取值

Ｔａｂｌｅ３　Ｕｎｂａｌａｎｃｅｖａｌｕｅｏｆｄｉｓｋ

不平衡量 ｍ１ｅ１／（ｇ·ｍｍ） ｍ２ｅ２／（ｇ·ｍｍ）

小不平衡量 １０ １０

大不平衡量 ５０ ５０

图 １２　不平衡量不同时 ２号支点振幅

随转速变化的分岔图

Ｆｉｇ．１２　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｏｆ

Ｓｕｐｐｏｒｔ２ｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄｗｈｅｎ

ｕｎｂａｌａｎｃｅｖａｌｕｅｉｓｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

这是由于当松动支承处的间隙保持不变时，只有

当振幅达到 ０．４×１０－３～０．９×１０－３ｍｍ时，２号
支点位置处转子才会与支承发生频繁碰撞，从而

产生混沌运动。由于转子不平衡量增加时，转子

振幅随转速变化会整体增加，因此与不平衡量小

的情况相比转子在更高的转速范围内，２号支点
位置处转子的振幅才会减小至 ０．４×１０－３ ～
０．９×１０－３ｍｍ，与支承产生频繁碰撞，从而产生
混沌运动，且由于该振幅范围对应转速范围较宽，

因此，对应混沌响应的转速范围较宽广。

２．２．３　非连续支承刚度影响
如表４所示，为研究支承刚度非连续的影响，

改变松动支承位置处的支承刚度变化的区间范

围，得到２号支点位置处转子振幅随转速变化的
分岔图，如图 １３所示。可以看出，松动支承位置
处支承刚度变化范围增大时，混响应区域稍有

扩大。

表 ４　支承刚度变化区间

Ｔａｂｌｅ４　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｒａｎｇｅｏｆｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

支承刚度变化范围 Ｋｓ２／（Ｎ·ｍ
－１） Ｋｓ３／（Ｎ·ｍ

－１）

支承刚度变化范围小 ０～１×１０５ ０～１×１０５

支承刚度变化范围大 ０～１×１０７ ０～１×１０７

２．２．４　松动间隙影响
如表５所示，改变松动支承位置处的间隙，得

到２号支点位置处转子振幅随转速变化的分岔
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图，如图１４所示。可以看出，松动支承的间隙加
大时，松动支承位置处转子振幅需增加至可与支

承产生频繁碰撞才能引发混沌运动产生，所以产

生混沌运动的转速区域向共振区域靠近，且混沌

运动振幅随之增加。

图 １３　支承刚度不同时 ２号支点振幅随

转速变化的分岔图

Ｆｉｇ．１３　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅ

ｏｆＳｕｐｐｏｒｔ２ｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄ

ｗｈｅｎｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓｉｓｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

表 ５　松动间隙参数取值

Ｔａｂｌｅ５　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｖａｌｕｅｓｏｆｂｅａｒｉｎｇｃｌｅａｒａｎｃｅ

松动间隙 ｃ′２／ｍｍ ｃ′４／ｍｍ ｃ２／ｍｍ ｃ４／ｍｍ

小松动间隙 １．４×１０－３ ８×１０－４ ２×１０－４ ２×１０－４

大松动间隙 ７×１０－３ ４×１０－３ ２×１０－３ ２×１０－３

图 １４　松动间隙不同时 ２号支点振幅随转速

变化的分岔图

Ｆｉｇ．１４　Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎｄｉａｇｒａｍｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｏｆ

Ｓｕｐｐｏｒｔ２ｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｐｅｅｄｗｈｅｎ

ｂｅａｒｉｎｇｃｌｅａｒａｎｃｅｉｓｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

３　结　论

松动支承激励下多支点支承柔性转子的运动

状态具有非线性特征，其非线性振动形式主要为

拟周期和混沌运动：

１）在一定不平衡量下，转子与松动支承之间
产生频繁碰撞时，松动支承位置处转子的运动形

式为混沌运动。对应轮盘处运动形式为拟周期

运动。

２）非线性油膜力作用下，松动支承位置处转
子的运动形式为拟周期运动，对应轮盘处运动形

式为周期运动。
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