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摘要
为了避免传统挤压油膜阻尼器(Traditional Squeeze Film Damper，简称TSFD)油膜刚度高度非线性等带来的一系列问题，开展了浮环式挤压油膜阻尼器（Floating-ring Squeeze Film Damper，简称FSFD）动力学特性的研究，本文主要的研究工作和成果如下：
（1）分别从广义雷诺方程和挤压油膜阻尼器雷诺方程出发，建立了两种FSFD模型。进行了两种模型的对比验证，结果表明两个模型所得到的系统的响应误差小于4%，两种模型的正确性得到了相互验证；同时设计和加工双向激励试验器模拟轴颈进动，对两种模型进行试验验证，仿真和试验结果一致，进一步验证两了种模型的正确性。另外，借助于单自由度系统的幅频响应特性，研究了FSFD的减振机理。
（2）建立了含FSFD的转子系统动力学模型，仿真计算表明，与TSFD相比，FSFD能更好地抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应；详细地研究了转子系统参数对含FSFD转子系统双稳态响应、非协调进动响应和突加不平衡响应的影响；通过对转子系统幅频响应特性分析表明：浮环质量越大，滑油黏度越大，FSFD的减振性能越好，反之则越差。在考虑了滚动轴承间隙、非线性赫兹接触力以及VC（Varying Compliance）振动的情况下，建立了含FSFD/TSFD-滚动轴承-转子系统的动力学模型，数值计算表明，滚动轴承对转子系统非协调进动响应的影响明显，而对双稳态响应的影响并不大。在滚动轴承的间隙较小的情况下，滚动轴承的间隙对转子系统的突加不平衡响应的影响并不大，但是过大的滚动轴承的间隙将导致突加不平衡的瞬态振幅明显增大。通过试验研究表明，与TSFD相比，FSFD能更好地抑制转子系统的双稳态响应。
（3）研究了浮动环带弹性支承时两种浮环式挤压油膜阻尼器的动力学特性，并与浮动环在不带弹性支承时的情况（即FSFD）进行对比。对于浮动环带弹性支承且只有一层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器来说，该型阻尼器在抑制转子系统的非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均优于传统挤压油膜阻尼器；它可以通过调节浮动环弹性支承刚度和浮动环外加阻尼的方式抑制转子系统双稳态响应，但是却导致转子系统在临界转速时的位移响应过大；它在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均比FSFD差。对于浮动环带弹性支承且有两层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器来说，它在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均优于浮动环带弹性支承且只有一层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器和传统挤压油膜阻尼器；它虽然可以通过增加浮动环弹性支承刚度的方式来抑制转子系统突加不平衡响应的瞬态过程，但是在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应的瞬态振幅方面的性能都弱于FSFD。
（4）建立了含FSFD/TSFD-滚动轴承-双转子系统的动力学模型，仿真计算了双转子系统的动力学响应，主要结论有：（a）仿真和试验结果表明，同向和反向旋转双转子系统，在高低压转子转速比接近的时候，双转子系统的响应会出现明显的拍振，随着转速比的增大，拍振响应将不明显；同向旋转双转子系统的轴心轨迹表现为“圆中套圆”状，而反向旋转双转子则表现为“花瓣”状；在双转子系统发生碰摩的情况下，响应频率中将表现丰富的倍频、分频以及组合频率。（b）与TSFD相比，FSFD在双转子系统中能更好地抑制非协调进动响应。（c）支承轴承间隙的增加，使得转子系统的出现了高压转子激励频率的分数倍频率；中介轴承间隙的增加，使得转子系统的响应出现了高低压转子的组合频率。
关键词：挤压油膜阻尼器；浮动环；雷诺方程；转子；碰摩；双稳态；非协调进动；非线性
ABSTRACT
To overcome rotor’s supporting non-linear stiffness defect of traditional squeeze film damper (TSFD), the floating-ring squeeze film damper (FSFD) is studied in this paper. The main work of this paper is briefly summarized below:

(1) Two dynamic models of floating-ring squeeze film damper (FSFD) are established. One model is based on the general Reynolds equation, and the other model is based on the Reynolds equation of squeeze film damper. The error value of system response with two different models is less than 4%. The correction of two models is also mutually validated. To validate the two models, a non-rotating test rig excited by two orthogonally placed shakers in the experiment was established. Good consistency is achieved between the experiment and simulation results with two different models. Two models are further validated. In addition, the vibration attenuation mechanism is studied by means of amplitude-frequency response characteristic of single degree of freedom system.

(2) A dynamic model of a rotor supported on FSFD is established. Numerical results showed that the performances of FSFD in preventing bistable, non-synchronous and suddenly applied unbalance response were better than TSFD on the same computation conditions. The effects of rotor parameters had also been numerically investigated in preventing bistable, non-synchronous and suddenly applied unbalance response. Through the amplitude-frequency response of the rotor system, it shows that the greater the mass of floating-ring and the viscosity of lubrication oil, the greater is the damping property, vice versa. A dynamic model of a rotor supported on ball bearings with FSFD is established. In the model, the clearance of bearing, nonlinear Hertzian contract force, and the varying compliance vibration are considered. The results show that the bearing obviously affects non-synchronous response of rotor system; it has little effect on the bistable response. When the clearance of bearing is little, the bearing has little effect on the suddenly applied unbalance response. Otherwise the transient amplitude will obviously increase. The performance of preventing bistable response was also validated by a rotor rig that can be installed on the TSFD and FSFD respectively. 

(3)Two different FSFD are studied, their floating-ring have elastic supports. One has single layer film, it is named as FSFDS; the other has double layers film, it is named as FSFDD. The numerical results show that the performances of FSFDS in preventing non-synchronous and suddenly applied unbalance response were better than TSFD; FSFDS is effective in preventing bistable response at the cost of increased vibration at the first critical speed. The performances of FSFDS in preventing bistable, non-synchronous and suddenly applied unbalance response were poorer than FSFD. Comparing to FSFD, FSFDD can prevent the transient process of suddenly applied unbalance response. But the performances of FSFDD in preventing bistable, non-synchronous and transient amplitude of suddenly applied unbalance response were poorer than FSFD.
(4) A dynamic model of a dual rotor supported on ball bearings with FSFD is established, the main conclusions are briefly summarized as below: (a) the simulation and experiment results show: The beat vibration response occurs obviously when two rotors operate at approximate speed, the whirl orbit of the counter-rotating dual-rotor system will be the petal shape. When the dual rotor system has the rubbing fault, there will be frequency doubling, frequency division and combined frequency in response frequency. (b) Comparing to TSFD, FSFD can more effectively prevent non-synchronous response in dual rotor system. (c) The clearance of support bearing makes the frequency divisions of the high pressure rotor appear; the clearance of intershaft bearing makes the combined frequency of the high and low pressure rotor appear.

Key words: Squeeze film damper, floating-ring, Reynolds equation, rotor, rubbing, bistable, non-synchronous, nonlinear
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	滚珠通过频率
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	阻尼系数，
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	轴颈的进动速度
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	浮动环的进动速度


缩略词
	缩略词
	英文全称

	ERSFD
	Elastic Ring Squeeze Film Damper

	FSFD
	Floating-ring Squeeze Film Damper

	FSFDS
	Floating-ring Squeeze Film Damper with Single layer film

	FSFDD
	Floating-ring Squeeze Film Damper with Double layers film

	G-S-N
	Gauss-Seidel-Newton

	NASA-GRC
	National Aeronautics and Space Administration-Glenn Research Center

	SFD
	Squeeze Film Damper

	TSFD
	Traditional Squeeze Film Damper


第一章 绪论
1.1 研究背景及意义

作为飞机的“心脏”——航空发动机，在航空技术的发展过程中起着关键性作用[1]。航空发动机的整机振动将对发动机的研制和寿命等产生直接的影响[2]。统计表明航空发动机的结构强度故障90%以上是由振动导致或者与振动有关。而转子—支承系统的振动和稳定性常常是问题的症结。因此，对转子－支承结构进行研究和改进以减小发动机整机振动不失为行之有效的方法[3]。挤压油膜阻尼器通常置于轴承与支承结构之间，减少外传振动负荷与振幅，降低发动机的整机振动的水平。因此，掌握和研究挤压油膜阻尼器动力特性以及探索新型挤压油膜阻尼器的结构和动力特性，成为改善航空发动机整机振动问题重要而有效的途径。
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挤压油膜阻尼器(Squeeze Film Damper, 简称SFD)是在二十世纪六十年代发展起来的用于抑制发动机振动的新技术，到了八十年代后得到了较快地发展，而且应用范围也越来越广[4-6]。S. Cooper首先发表了利用挤压油膜阻尼器降低发动机振动的试验报告，开创了在发动机中采用挤压油膜的新纪元。图1.1为罗·罗公司的B211发动机在滚棒轴承处采用SFD的典型结构，罗·罗公司也将SFD应用于威派尔发动机。罗·罗公司与法国国营航空发动机研究制造公司(SNECMA)共同研制的、用于协和式超音速客机的奥林普斯593发动机的全部轴承均用了挤压油膜阻尼结构。美国也很快将挤压油膜阻尼结构用于航空发动机中，例如上个世纪六十年代发展的J69发动机上，轴流压气机转子的后轴采用了带SFD的弹性支承结构。1969年投产的JT8D发动机在1号和6号滚棒轴承处采用挤压油膜阻尼结构，也得到了较好的减振效果，在发动机各种转速下，SFD均使振幅有较大的降低，特别是在5000r/min时，振幅降低几乎接近100%。八十年代以后发展的一些发动机大部分都采用了SFD。例如普惠公司的PW2037、PW4000，它与其它公司合作研制的V2500等发动机。CFM56发动机是70年代后期发展的发动机，原设计中没有采用挤压油膜阻尼结构，但在1989年，在5号轴承（低压涡轮后轴承）处改用了挤压油膜阻尼结构，且已在外场使用的发动机也进行了挤压油膜阻尼结构改装。GE公司为大型双发客机波音777研制的，于1995年2月取得适航证的GE90发动机，高压涡轮后轴承(如图1.2所示)和低压涡轮后轴承均采用了挤压油膜阻尼支承结构以及高压压气机前滚棒轴承采用了带挤压油膜阻尼的弹性支承结构。在前苏制三转子发动机Д-36的风扇后轴承、高压涡轮、中压涡轮和低压涡轮的滚动轴承上都采用了SFD。
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由上面可知，SFD已经在航空发动机得到了十分广泛地应用[7]。但由于传统的SFD仍然存在一些不足之处，含SFD的转子系统容易出现由于油膜力的高度非线性[8]而导致双稳态响应或非协调进动响应[9, 10]，这些现象的发生会使转子系统的振动过大或者加速转子疲劳，甚至使转子出现碰摩故障或者疲劳裂纹[11]等，从而影响了发动机的使用寿命。为了避免由于油膜刚度非线性而带来的一系列问题，一些改进型的SFD方案被提出来，例如，俄罗斯学者提出了一种弹性环式挤压油膜阻尼器（Elastic Ring Squeeze Film Damper，简称为ERSFD），并将它成功地应用于多种现役的航空发动机上[12, 13]。目前关于SFD的研究主要有两个方面：一方面是传统SFD的研究，另一方面是改进型SFD的研究。而关于传统SFD的研究，一方面是从流体润滑理论出发，从理论和试验上研究SFD本身的流体动力特性，另一方面，从转子动力学的角度出发，从理论和试验上研究含SFD转子的动力学响应特性[14]。

1.2 挤压油膜阻尼器的流体润滑理论

关于SFD一般理论的研究主要集中在挤压油膜力的求解和SFD的建模上。由于轴颈的进动产生的油膜压力分布可以通过流体力学的相关理论得到，其中可以考虑黏度、惯性效应以及挤压效应等。在适当的假设条件下，油膜力分布可以用解析式进行表达。否则，只能借助于有限差分或有限元法等进行求解[15]。

1972年，Holms[16]采用短轴承近似理论和π油膜假设，研究了带SFD的刚性转子的响应。研究表明如果轴承参数选取过小，很难得到稳定的运行轨道。1973年，Jones[17]等人为了得到与实际情况接近的油膜力计算公式，测得了油膜的压力谱图，并利用积分得到挤压油膜的油膜力。文献[18-20]的研究表明，短轴承近似理论更加适合于周向供油的阻尼器，对于在进油口进行供油并且有端封的阻尼器来说，假设其响应的轨迹为同心圆而得到的试验结果和理论结果是一致的，但对于响应的轨迹有偏置的情况，试验结果和理论计算并不太相符。Gunter等[21]研究表明，在没有并联弹性支承的情况，考虑空穴的SFD能使转子系统的传递率小于1，也就是说SFD能起到减振作用。文献[22]又进行了有限长轴承近似假设条件下SFD相关理论的研究，并利用变分方法进行了油膜力的计算，研究表明，垂直预载有利于减小外传振动。Humes在短轴承近似理论下，研究了含SFD的刚性转子系统的运动规律[23]，研究表明，SFD的油膜能承受一定的负压，而测得的最大的正压力比计算结果小。Hums按照半油膜和全油膜近似假设的线性组合，建立了油膜力的模型，并进行了转子响应的理论和试验研究，结果表明理论和试验结果是一致的[12]。

当油膜压力降低到低于滑油在环境中的饱和压力时，气体便从油中逸出，即油膜中出现气穴。根据气穴中的成分一般将气穴分为两类：空气气穴和蒸汽气穴。如果气穴气泡主要含未溶解的空气，则称之为空气气穴；而气穴主要含蒸汽的，则称为蒸汽气穴[24]。Zeidan等将滑油看作可压缩流体，在考虑空穴和两相流的情况下，研究了油膜压力的分布，结果表明空穴明显地影响着油膜压力的分布，并得出了两相流条件下滑油密度的修正系数[25]。杜立杰对SFD气穴试验进行了综合考察分析，对气穴产生、形式和特征进行了阐述[24, 26, 27]。还有很多学者也进行了在空穴条件下SFD油膜力特性的研究[28-31]。大量关于气穴的研究集中在油膜压力的变化与气体体积比例的增加之间的关系上，研究表明，在大多数情况下，随着空气比例的增加，油膜压力逐步减小，当空气的体积分数比例超过0.85时，油膜压力急剧减小[32-37]。

1983年，Tecza在进行试验时发现了转子动力学的分析中没有的临界转速，认为它的出现是由于流体惯性力的原因，由此认为流体惯性力是含SFD转子系统分析中不可忽略的因素[17]。San Andres在考虑流体惯性力的情况下，采用平均动量法，进行了转子系统的稳态响应分析，用修正的雷诺数（或称为SFD的雷诺数）衡量流体惯性力影响的大小[38]。修正的雷诺数的定义为：
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，其中，
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表示SFD的间隙，
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表示转子的转速，
[image: image136.wmf]n

表示滑油的动力黏度[4]。Zhang J[39]等根据Navier-Stokes方程导出了短轴承近似条件下的惯性力系数，由此获得的结果跟El-Shafei和Tichy得到的结果相似，但是由于采用不同的平均方法，从而得到的相应的常系数不同。孟光[40-43]等研究了油膜惯性力对SFD油膜刚度和油膜阻尼的影响，结果表明在考虑油膜惯性力的情况下，SFD的油膜刚度变小，阻尼变大。在很低的雷诺数下不考虑惯性力的影响是合理的，但雷诺数越大，惯性力的影响也越大，通常认为
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时，就应考虑油膜惯性力的影响[4, 44]。根据文献[45, 46]给出的参考数据，一般大型航空发动机转子的转速小于22000转/分，SFD的间隙
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小于0.25mm，滑油的动力黏度为0.003Pa.s左右，计算可得
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=0.04797<<1，由此可知，对于一般大型航空发动机来说，雷诺数较低，因此，不考虑惯性力的影响也是合理的。

1.3 含挤压油膜阻尼器转子系统的动力特性分析

早期进行含SFD转子系统动力学响应的分析，都是在线性理论下进行的，也就是将SFD的油膜力处理为线性的刚度和阻尼。但是SFD的油膜力跟轴颈的位移以及速度都呈强的非线性关系[47-49]。由文献[50]知，受简谐激励的非线性系统会发生多频振动现象和多解现象。即系统的稳态振动具有周期性，但具有与简谐激励不同的频率，其Fourier频谱呈现多个峰；系统存在多种可能的稳态振动，不同的初始状态会导致不同的稳态振动。因此，含SFD的转子系统，不仅会出现由多解产生的双稳态现象，而且还会出现由周期分叉引起的转子的涡动频率与转子的转速不一致的非协调运动等现象。
为了研究含SFD转子的非线性动力学行为，褚福磊和Holmes R[51]总结了三种求解转子系统非线性响应的方法，分别为快速积分法、谐波平衡法和简单迭代法。另外，他们同时指出，Runge-Kutta法同样是一个合适的求解方法，但是它将需要花费大量的计算机时间。Zhao JY和Hahn EJ等[11, 52-60]结合配置法、弧长延拓法和最小二乘法等，对含传统SFD或改进型SFD的转子系统的双稳态和非协调进动响应进行了分析。文献[61]提出了响应谐波平衡法进行含SFD转子系统的动力学响应的求解，利用该方法计算分析了含SFD的转子系统的响应，并与试验结果进行验证，试验与计算结果具有很好的一致性。
1970年White的分析指出，由于挤压油膜力具有强的非线性，含SFD转子系统将会出现多解的响应，也就是跳跃现象[15, 62]。随后，Hahn[63]也得出了与White相似的结论，他同时指出，在全油膜和短轴承假设条件下，含SFD的转子系统不会出现双稳态响应。进入20世纪90年代，澳大利亚学者Zhao JY和Hahn[11, 55, 57, 64]等配置法、弧长延拓法和最小二乘法等进行了含SFD的简单柔性转子系统的双稳态响应分析。孟光等[42, 65-69]在短轴承、半油膜和同心圆轨道假设下，研究了转子系统的双稳态响应。研究认为轴承参数越大，不平衡量越小，轴颈与圆盘的质量比越大，含SFD的转子系统产生双稳态的可能就越小；转子系统在升速过程中是否出现双稳态响应，跟升速时的初始角速度有很大的关系，相对于较高的响应而言，双稳态中响应较小的响应更加稳定。刘方杰[70-74]在总结了大量研究结果的基础上对SFD失效问题进行了深入的研究，他认为SFD失效是由于油膜刚度的高度非线性引起的，SFD的失效指转子随着转速的上升，振幅越来越大，转子系统不能通过临界转速或者出现双稳态响应。2000年以后，祝长生[75]利用解析方法和数值方法研究了含SFD转子系统双稳态的响应，并对比分析解析法和各种数值方法对研究双稳态响应的利弊，法国学者Cyril Defaye[76]认为惯性对流项对抑制转子的双稳态响应是有利的，Inayat-Hussain[77]仿真计算了含SFD转子响应随弹簧参数变化的曲线，结果表明较大的不平衡量将会引起转子的双稳态响应；韩国学者Young Kong Ahn等[78]利用遗传算法和模拟退火算法，在考虑转子系统可能出现跳跃等非线性响应的情况下，以减小传递率为目标，对SFD的半径、长度和油膜间隙进行了优化。Changhu Xing等对含SFD的转子系统的双稳态响应也进行了大量的研究[79]。
Li和Taylor研究了在低轴承参数情况下，含SFD转子系统的非线性响应，结果表明转子响应中将出现次谐波运动，比如1/2,1/4和1/6等分频成分[80]。Zhao JY[57]等在不可压缩滑油、短轴承近似和半油膜空穴模型的假设下，利用配置法、弧长延拓法和最小二乘法等进行了转子系统的非线性响应分析，数值分析结果表明，转子系统的将会出现次谐波和拟周期运动，因此，认为由于引入了SFD而使转子系统出现了有害的非协调进动响应。祝长生[81, 82]详细地研究了支承在非线性SFD上的柔性转子系统中的周期分叉特性，认为需要通过对含SFD转子系统响应的轴心轨迹图、Poincare图以及分叉图等进行综合分析，才能够更加全面地认识系统的非线性响应特性。孟光等[83, 84]对含SFD的柔性转子系统的分叉与混沌响应进行了研究，通过分析转子系统响应的轴心轨迹图、Poincare图和分叉图，总结了系统进入和退出混沌的主要过程。同时也进行了含非同心SFD双盘悬臂转子系统的非协调进动响应分析，研究表明转子系统的响应主要有分叉和周期分叉两种形式，认为可以通过优化设计，避免含SFD转子系统混沌响应的出现。吕晓光等[85]则对含滑动轴承-SFD的转子系统的响应进行了分析，研究了转子系统从周期到混沌的非线性响应过程。Inayat-Hussain[77, 86-90]建立含SFD的转子系统模型，研究了转子系统在不同参数时的非线性动力学响应。曹登庆[91]利用分岔图、频谱图和Poincaré映射图等研究了含SFD转子系统的非线性动力学响应，对比分析了转子系统在带叶片和不带叶片情况时的响应特性。

SFD的设计既要使转子在正常工作时具有良好的动力特性，也要考虑在突加不平衡（如叶片飞失）时仍能安全可靠地工作一段时间[4]。Zhao JY[11]为了测试改进型SFD抑制突加不平衡的能力，在相同的系统参数，对比分析传统SFD和改进型SFD在突加不平衡后的响应情况，结果表明含改进型阻尼器转子系统在突加不平衡后很快进入了单周期的稳定运行状态，而含传统SFD的转子系统进入拟周期运动状态。文献[92-94]都提出了一种改进型的SFD，并对它们抑制突加不平衡响应的能力进行了研究。另外，孟光、夏南以及唐红文[43, 95-97]也进行了大量关于转子系统突加不平衡响应的研究。

在航空发动机的转子部件中，SFD总是与滚动轴承耦合在一起作为转子的支承系统进行工作的。滚动轴承作为转子系统重要的非线性因素，是航空发动机转子系统非线性响应分析中不可忽视的因素。陈果[98-100]基于欧拉梁模型，建立含滚动轴承-SFD的转子系统，利用翟方法研究了带碰摩故障的航空发动机整机模型的非线性动力学响应，其中充分考虑了非线性挤压油膜力和滚动轴承的非线性赫兹接触力。研究了不同SFD间隙情况下，转子系统的突加不平衡响应，结果表明油膜间隙越小，突加不平衡的瞬态振幅也越小。在充分考虑滚动轴承和SFD耦合非线性作用力的情况下，Fleming DP[101]研究了转子系统的不平衡响应，对比分析了滚动轴承和SFD非线性分别对转子系统的影响。
另外，含SFD双转子系统的动力学响应也越来越受到关注，文献[102]针对含弹性支承SFD的双转子系统，考虑了高低压转子之间的耦合作用以及挤压油膜力的非线性，建立了含SFD的双转子系统的动力学模型，研究了系统的非线性响应特性。文献[103]建立了一个双转子的燃气涡轮发动机模型，利用数值方法研究了叶片丢失时突加不平衡响应，其中考虑了接触非线性挤压油膜力和滚动轴承的非线性，文献[104]建立了一个含SFD的双转子系统动力学模型，并充分考虑SFD的非线性油膜力，结合NASTRAN和MATLAB两种软件进行了非线性数值计算分析，与传统方法比，其计算的速度提高了很多。陈果[105, 106]针对实际的双转子航空发动机，建立了含SFD的航空发动机双转子动力学模型。运用Newmark法和翟方法，获取系统的非线性动力学响应。研究表明，在相同的弹性支承刚度下，更小的油膜间隙，将产生更大的挤压油膜阻尼力，因此具有更好的减振效果。

1.4 改进型挤压油膜阻尼器研究

1991年，Heshmat和Walton[107, 108]设计了一种带螺旋箔片的双层油膜SFD，该种SFD是在传统SFD的中间放置一个铬镍铁合金的螺旋箔片，螺旋箔片的一端与轴颈相连。另一端与轴承座相连。试验结果表明，它能有效地抑制转子的振幅和避免双稳态响应的出现，但是它对制造工艺水平的要求较高。

张世平和晏砺堂[109, 110]研制了多孔质SFD，并从理论、试验和应用各个方面系统深入地进行了研究。改型阻尼器能使转子支承系统获得更有效的振动控制，能大大提高转子阻尼减振系统的不平衡承载能力以及工作的稳定性和可靠性。但是由于小孔容易被堵塞，所以在实际中未能得到应用。
祝长生[111-114]提出了新型动静压SFD，它与传统的SFD的相比，就是将原来周向的供油槽沿圆周方向划分成若干个油腔，它们之间是相互的独立的，并通过连接在油腔上的节流器进行供油。理论研究表明，由于静压作用的引入，动静压SFD能够明显地改善传统SFD的非线性特性，而且能提供一定的静承载能力，不需要定心弹性就能使轴颈在静止状态下浮起。试验研究表明，相对于相同尺寸的传统SFD，动静压SFD具有更好的减振性能。由于它对供油压力的要求较高，需要额外增加供油装置，因此很难在航空发动机上得到应用[12]。
El-Shafei等[115, 116]提出了一种混合型SFD，这种阻尼器能通过控制封油环来实现SFD在短轴承或者长轴承条件下工作，并对改型阻尼器进行了理论和试验分析，结果表明在长轴承条件下，阻尼器能起到很好的抑制振动振幅的作用，在短轴承条件下，能有效地减小传递到支座的传递力。另外，El-Shafei[117]对比分析了不同控制算法对混合型SFD性能的影响，结果表明自适应非线性比例控制器能使混合型SFD获得优异的性能。

Zhao JY、Rezvani和Hahn EJ等提出了一种带浮动环式的SFD，这种新型SFD在轴颈和轴承座之间有一个浮动环，浮动环与轴颈之间充有油膜，浮动环与轴承之间弹性连接，并有一定的阻尼，结构如图1.3所示。他们在短轴承和带空穴的半油膜假设条件下，利用结合配置法、弧长延拓法和最小二乘法等研究了改型SFD的动力特性，结果表明，与传统SFD相比，这种新型SFD能有效地抑制双稳态和非协调进动响应，但这是以增加转子系统在通过第一阶临界转速时的响应幅值为代价的[11, 53, 55, 118]。
马艳红和洪杰等[9, 119-121]提出了一种新型的带有金属橡胶外环的自适应挤压油膜阻尼器，如图1.4所示，金属橡胶具有弹性，阻尼器的油膜厚度可以通过外环的变形来调整，从而使阻尼器获得良好的减振效果。这样由于油膜的外环为一个弹性体，当油膜力增大时，金属橡胶发生变形，油膜厚度不会过分变小，从而转子能适应更大的不平衡，避免了SFD的失效。另外，他们也对含自适应SFD转子系统的非协调响应进行了研究。张蕊华[122, 123]等建立了含自适应SFD转子系统模型，研究表明，自适应SFD能很好地改善油膜刚度和阻尼的非线性特性。
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图1.3 单层油膜浮环式SFD模型图   图1.4自适应SFD结构示意图

Zeidan、Santiago和San Andres提出一种整体式SFD。它的定心弹簧与阻尼器加工在一起，与传统SFD相比，改型SFD能很好地节约轴向空间。它的挤压油膜区域在轴颈和油膜环之间，如图1.5所示。Santiago和San Andres进行了理论和试验研究，结果表明该型阻尼器具有很好的减振效果[124, 125]。

俄罗斯学者提出了一种弹性环式挤压油膜阻尼器，如同1.6所示，并将它成功地应用于多种现役的航空发动机上。其中，弹性环位于轴颈和轴承座之间，在弹性环的内、外表面加工有相互错开而且均匀分布的许多凸台，它内表面的凸台和轴承外环的表面配合，外表面的凸台与轴承座的内表面配合。根据弹性环与轴颈和轴承座接触情况，可以分为四种情况：外凸台与轴承座内表面接触，被叫做外凸台碰；内凸台与轴承外环接触，被叫做内凸台碰；内凸台与轴承外环接触，外凸台与轴承座内表面接触，被叫做内外凸台碰；内外凸台均不与轴承外环和轴承座内表面接触，被叫做为悬浮[12, 126]。周明和晏砺堂等采用理论与试验相结合的方法，并与传统SFD进行对比，研究了弹性环式SFD的油膜压力场分布和大小、油膜刚度和油膜阻尼等油膜力特性，结果表明，理论和试验得到了很好的一致性，与传统的SFD相比，改进型阻尼器能适应更大的不平衡量的范围，而且它不仅能减振还能调节发动机的临界转速[7, 8, 14, 127-129]。曹磊和高德平等推导了改型阻尼器的Reynolds方程，建立了改型阻尼器的理论模型，研究了该型阻尼器的减振和调频机理，并通过试验，研究了供油条件、轴向力、几何参数和不平衡量对含弹性环式SFD转子系统的动力学响应的影响，为该阻尼器的设计提供了依据[10, 12, 126, 130]。苏春峰和艾延廷等进行了弹性环式SFD的理论研究以及有限元建模分析，研究表明弹性环式SFD的装配紧度对它的径向刚度、阻尼系数和油膜压力场等有很大影响[3]。
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Fleming DP和Moraru等于2003年以后，利用NASA-GRC（National Aeronautics and Space Administration-Glenn Research Center）放置在托莱多大学的双层油膜SFD试验器进行了该型阻尼器的理论和试验研究，该型阻尼器有两层挤压油膜，中间为一个浮动环，该浮动环分为不带鼠笼和带鼠笼两种，如图1.7所示，在浮动环不带鼠笼的情况下，浮动环可以自转，在浮动环带鼠笼的情况下，浮动环不能自转。在进行理论建模的时候，他们没有考虑轴颈的平动转速，理论结果表明，在不限制浮动环自转的情况下，浮动环将会有很小的自转转速，试验结果表明，在转子转速为1000转/分的情况下，测得的浮动环的转速为0.1转/分，由此可知，浮动环的自转转速几乎是可以忽略的。与不限制浮动环自转的情况相比，在限制自转的情况下，转子的运行轨道更小[131-136]。
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本文结合国防纵向课题，进行了浮环式挤压油膜阻尼器（Floating-ring Squeeze Film Damper，简称FSFD）动力学特性的研究，该型浮环式挤压油膜阻尼器与双层油膜SFD类似。另外，它也可以看作是弹性环SFD的悬浮形式，与之不同的是，FSFD的浮动环表面上没有相互交错、均匀分布的凸台，因此，它也可以看作是悬浮式弹性环SFD的简化型式，它的结构简图如图1.8所示。由文献[46]知，对于传统SFD来说，如果轴承外环在轴承座中有微小转动，不仅起不到降低振动值的作用，反而会增加航空发动机的振动。因此，在浮动环没有安装鼠笼的情况下，我们在浮动环的侧面加工有凸台用来限制浮动环的自转，但是浮动环可以公转。本文通过对FSFD的研究，可以进一步了解由美国学者提出的双层油膜SFD动力特性，也可以为研究和了解俄罗斯学者提出的弹性环式SFD的动力学特性提供参考。
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1.5 本文的主要研究内容

为了研究浮环式挤压油膜阻尼器的特性，本文分别从浮环式挤压油膜阻尼器的建模、含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的动力学特性、含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-单转子系统的动力学特性、浮动环带弹性支承浮环式挤压油膜阻尼器以及含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的动力学特性五个方面进行了研究。因此，本文的研究主要内容有以下七章：

第一章：查阅和整理大量国内关于挤压油膜阻尼器和改进型挤压油膜阻尼器相关文献，为研究浮环式挤压油膜阻尼器提供理论依据和研究思路。

第二章：分别从广义雷诺方程和挤压油膜阻尼器的雷诺方程出发，对浮环式挤压油膜阻尼器进行建模，从而得到两种浮环式挤压油膜阻尼器模型。一方面将两种模型进行对比验证，另一方面，设计和加工的双向激励试验器，对两种模型进行了试验验证，从而为含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的动力学研究提供理论模型。另外，通过与单自由度系统的幅频特性进行类比，初步研究浮环式挤压油膜阻尼器的减振机理。

第三章：建立含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的动力学模型，仿真计算了含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的动力学响应，并与含传统挤压油膜阻尼器转子系统的动力学响应进行了对比分析，研究转子系统参数对含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统双稳态响应、非协调进动响应和突加不平衡响应的影响，从而进一步研究浮环式挤压油膜阻尼器的系统振动抑制作用。

第四章：建立了含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的动力学模型，在滚动轴承模型中，充分考虑了由于滚动轴承的支撑刚度变化而产生的VC振动，赫兹非线性接触力以及轴承间隙，仿真计算了转子系统的动力学响应，并与含传统挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的动力学响应进行了对比分析，研究在耦合滚动轴承非线性轴承力的情况下，转子系统参数和滚动轴承参数对含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统双稳态响应、非协调进动响应和突加不平衡响应的影响，从而更深入地研究了浮环式挤压油膜阻尼器的系统振动抑制作用。
第五章：研究浮动环带弹性支承时的两种浮环式挤压油膜阻尼器的动力学特性，并与传统挤压油膜阻尼器和浮动环在不带弹性支承时的情况进行对比。

第六章：建立了含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的动力学模型，仿真计算了双转子系统的动力学响应，并与含传统挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的动力学响应进行了对比分析。一方面理论和试验分析双转子系统的拍振响应和轴心轨迹，另一方面，对比传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器在双转子系统对非协调进动响应的抑制作用。另外，还研究在碰摩故障情况下含浮环式挤压油膜阻尼器双转子系统的响应频率的分析。

第七章：对所做的工作进行归纳和总结，并进一步展望还需要完善的不足之处以及今后进一步的研究工作。
第二章 浮环式挤压油膜阻尼器模型建立与分析
为了研究浮环式挤压油膜阻尼器的特性，本章通过对浮环式挤压油膜阻尼器的运动分析，结合流体力学方程，进行浮环式挤压油膜阻尼器的建模。一方面，在广义雷诺方程的基础，进行浮环式挤压油膜阻尼器模型的推导，命名为模型I；另一方面，在挤压油膜阻尼器雷诺方程的基础，结合浮动环与轴颈的相对运动情况，建立浮环式挤压油膜阻尼器模型II。
2.1浮环式挤压油膜阻尼器模型I

2.1.1 内层油膜的流体力学方程
浮环式挤压油膜阻尼器的结构可以简化成图2.1，图中
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表示轴颈的半径，
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表示浮动环的半径，
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表示油膜环的半径，并建立旋转坐标系如下：

原点
[image: image145.wmf]O

——在内层油膜最大油膜厚度处(
[image: image146.wmf]max

h

)的轴颈表面中点上；

X——指向轴颈的表面圆周逆时针方向；

Y——指向轴颈的圆周表面法线方向；

Z——沿轴颈的轴线方向；


[image: image147.wmf]q

——最大油膜位置处为起始点，逆时针为正。
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将内层油膜间隙中的油膜取出一微元体进行分析，如图2.2所示。不考虑油膜的体力，也就是油膜的流速在发生变化相对应时的惯性力，油膜在运动时候的离心力，和油膜本身的重力。如果其它外力也不存在，则作用在微元体上的将只是流体的压力
[image: image148.wmf]p

和层流间由于黏性摩擦而产生的剪应力
[image: image149.wmf]t

。由弹性力学的规定可知[137]，如果某一个截面上的外法线是沿着坐标轴的正方向，这个截面就称为一个正面，而这个面上的应力就以沿坐标轴正方向为正，沿坐标轴负方向为负。相反，如果某一个截面上的外法线是沿着坐标轴的负方向，这个截面就称为负面，而这个面上的应力就以沿坐标轴负方向为正，沿坐标轴正方向为负，图中拉应力为正，压应力为负。
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根据微元体在
[image: image150.wmf]X

方向的受力，可以得到如下力的平衡方程：
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同理，可得微元体在
[image: image152.wmf]Z

方向的受力平衡方程：
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将上两式简化得
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同理，可得
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由于油膜的厚度很小，可以认为沿轴颈表面的法线方向油膜压力不变，故
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假定油膜的流动为层流，没有涡流和紊流，符合牛顿黏性定律，则有
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式中   
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——油膜的黏度，单位为Pa.s；
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、
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[image: image164.wmf]w

——分别表示沿
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方向油膜流动的速度。

由于
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向的尺寸远比
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和
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方向的尺寸小，故
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向流速变化率远远大于
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方向的变化率，即
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故力的平衡方程可以近似地写为
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                                                         (2.1)
在挤压油膜阻尼器的低压区，油膜有时会汽化，也就是说阻尼器的工质会形成液气两项，因而应采用三维可压缩流的连续方程
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式中
[image: image178.wmf]r

表示油膜微元体物质的密度。
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可以这样来求，将式（2.1）对
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进行两次积分，可得
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假定油膜与浮动环和转子轴颈之间没有相对滑动，并假定浮动环的圆周速度为
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，油膜在轴颈的圆周速度为
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代入边界条件，可得
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将积分常数代入原式，可得
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由于油膜的厚度很小，可以假定油膜的密度
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沿
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方向也不变化，并取任意点
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处的径向流速为
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，
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处的径向流速为
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（见图2.1），则沿油膜厚度
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对连续方程（2.2）式进行积分可得
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在上式的右端，积分上限
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是
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的函数，故可用莱布尼茨法则，
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因而有
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当
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将（2.3）式的流速关系代入，得
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将以上关系代入（2.4）得
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即


[image: image219.wmf](

)

(

)

(

)

(

)

t

h

V

V

X

h

U

U

U

X

h

X

h

U

U

Z

p

h

Z

X

p

h

X

¶

¶

+

-

+

¶

¶

-

+

¶

¶

+

¶

¶

+

=

ú

û

ù

ê

ë

é

¶

¶

¶

¶

+

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

¶

¶

¶

¶

r

r

r

r

r

m

r

m

r

12

12

12

6

6

1

2

2

2

1

2

1

3

3


因为
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故有
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                   (2.5)

这就是变黏度可压缩流的广义雷诺方程。

浮环式挤压油膜阻尼器工作时，滑油可以认为是不可压缩的，滑油的黏度和密度均不发生变化，因此公式（2.5）可化为
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根据圆柱坐标，有
[image: image224.wmf]q
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，代入上式得
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(2.6)
在推导浮环式挤压油膜阻尼器内层油膜的流体力学方程时，首先求出内层油膜厚度
[image: image226.wmf]1
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与有关参数间的几何关系，参见图2.3所示。令轴颈和浮动环相对轴承座的偏心距分别为
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点的几何位置关系，可知
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浮环式挤压油膜阻尼器运动的情况可以分解到
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向分速
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。为了更加清楚的描述浮环式挤压油膜阻尼器的运动情况，将浮环式挤压油膜阻尼器
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的运动情况简化到轴颈和浮动环的轴心位置，如图2.4所示。

为了进一步分析的方便，定义四个向量
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令轴颈的进动速度为
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，浮动环的进动速度为
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，根据图2.4所示的位置关系可得到轴颈
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和两向量的向量积，可求得
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为了验证
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求解公式的通用性，选择另外一种轴颈、浮动环和油膜环中心相对位置关系的情况（如图2.5所示），分析
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根据图2.5所示的位置关系，可得到轴颈
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和两向量的向量积，可求得
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和两向量的向量积，可求得
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根据以上分析可知，浮环式挤压油膜阻尼器轴颈、浮动环和油膜环中心的位置在不同的情况下，
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都适合本文推导的计算公式，因此，在轴颈、浮动环和油膜环中心的位置在其它情况下，
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的计算公式代入式(2.6)得
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        (2.7)
式(2.7)即为浮环式挤压油膜阻尼器模型I内层油膜的流体力学方程。
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2.1.2 外层油膜的流体力学方程
推导外层油膜的流体力学方程与内层油膜的流体力学方程的过程相似，首先建立如图2.6所示的旋转坐标系，原点
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令浮动环的
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，与推导浮环式挤压油膜阻尼器内层油膜的流体力学方程相同，将
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代入式（2.6），可得外层油膜的流体力学方程：
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由于油膜环外表面不动，所以浮环式挤压油膜阻尼器外层油膜对应的
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=0。根据图2.6中浮动环的位置关系，可得
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，因此，可以得到浮环式挤压油膜阻尼器外层油膜的流体力学方程：


[image: image366.wmf](

)

(

)

(

)

q

q

q

q

q

m

q

m

q

cos

sin

12

1

sin

cos

6

1

2

2

2

2

2

2

2

2

3

2

3

2

2

2

e

e

h

R

e

e

Z

p

h

Z

p

h

R

&

&

+

W

+

¶

¶

+

W

-

=

ú

û

ù

ê

ë

é

¶

¶

¶

¶

+

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

¶

¶

¶

¶
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其中，
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远小于2，故可将这些项略去，最终可得到浮环式挤压油膜阻尼器外层油膜的流体力学方程
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2.2浮环式挤压油膜阻尼器模型II
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在固定坐标系
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中，浮环式挤压油膜阻尼器如图2.7所示，令轴颈中心
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对于浮环式挤压油膜阻尼器的内层油膜来说，内层油膜的受到轴颈和浮动两方面的运动产生的挤压。因此，为了利用传统挤压油膜阻尼器的流体力学方程，取浮环式挤压油膜阻尼器轴颈和浮动的相对运动参数，作为求解浮环式挤压油膜阻尼器油膜力的参数。

在计算内层油膜的油膜力时，令轴颈的相对偏心距
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； 轴颈在
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，轴颈的相对公转速度为
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。将轴颈的以上参数代入传统挤压油膜阻尼器的流体力学方程，得：
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其中，
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浮环式挤压油膜阻尼器的外层油膜与传统挤压油膜阻尼器相似，受到由于浮动环的挤压而产生的油膜力，浮动环的偏心距
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；浮动环的公转速度为
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方向的位移和速度分别为：
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。将浮动环的以上参数代入传统挤压油膜阻尼器的流体力学方程，得：
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根据浮动环相对运动，得到的浮环式挤压油膜阻尼器模型称为模型II。

2.3 浮环式挤压油膜阻尼器油膜压力边界条件
为了求解油膜力，先要获得油膜压力沿轴颈轴向和周向的分布，为了求解方便，需要在一定的轴向和周向边界假设条件下，进行浮环式挤压油膜阻尼器流体力学方程的求解。
2.3.1 轴向边界条件

浮环式挤压油膜阻尼器压力场的轴向边界条件，根据轴承的结构和供油特点，可以分为三种不同的情形[45]：
（1）不带端部密封的“短轴承”假设：即认为油膜压力沿阻尼器轴线方向的变化，远比沿周向的变化大，故可将挤压油膜阻尼器流体力学方程中的
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（2）带有端部密封的“长轴承”假设：认为沿阻尼器的长度方向，油膜压力不变。无限长的阻尼器虽然没有，但是阻尼器的两端有封油圈时，端部漏油很少，压力沿轴向的变化远比沿周向的变化小，故可将挤压油膜阻尼器流体力学方程中的
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项略去。

（3）有限长轴承假设，即认为轴承既不是有限长，也不是非常短，而是具有一定的长度。在分析上就是将挤压油膜阻尼器的流体力学方程中的
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项都保留，而采用其它的近似假设，以图求得油膜压力的近似解析解。

航空发动机的转子部件一般采用滚动轴承，轴承的长径比一般小于0.25，因而所设计的挤压油膜阻尼器，长径比较小，滑油在进入油膜间隙以后，容易于向两端流出，因此
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变化很大。实践证明，当挤压油膜阻尼器的长径比较小时，短轴承近似的假设理论具有很强的实用价值。另外，在进行挤压油膜阻尼器的分析中，有采用长轴承边界假设条件分析起来太复杂，因此一般很少采用长轴承边界条件，大多采用短轴承近似假设边界条件[4]。
2.3.2 周向边界条件

按挤压油膜阻尼器常见的几种压力场的周向边界情况见图2.8，其中图2.8（a）表示的是全Sommerfeld边界条件，或称
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油膜（全油膜）边界条件，这种情况一般是当供油足够高，已消除了负压力的影响。这是一种理论模型，实际上由于挤压油膜动压力很大，要保证全油膜是很困难的。
图2.8(b)表示的是半Sommerfeld边界条件，或称作
[image: image405.wmf]p

油膜（半油膜）边界条件。这个条件表示在油膜受挤压的一边是正压力区，大约在
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范围内，而在
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的范围内则为负压力区，这时一般认为油膜已破裂，出现了空穴，因此取压力为零。虽然这一边界条件在
[image: image408.wmf]p
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处给出的压力梯度不连续，但在大气压力或低的供油压力条件下，这一边界条件下算得的油膜力结果与实验结果还是比较接近的，加之这样处理可使理论分析大为简化，因而在很长[image: image1432.wmf]dXdY
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一段时间里，这种边界条件被用来分析转子进动轨迹为同心圆时的挤压油膜阻尼器特性和转子响应特性。与实际情况更接近的是图2.7(c)所表示的边界条件，即在
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的某一点
[image: image410.wmf]1

q

开始，便逐渐有了油压，压力区仍为
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，但是从油膜破裂边界算起，即在
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的范围内为正压，其他地方压力为零。这一边界条件称为Reynolds边界条件，由这种边界条件得出的油膜反力比半sommerfeld边界条件得出的约大10%。以往在挤压油膜阻尼器支承的转子系统的动力分析中很少采用这种边界条件，因为由这种边界条件得出的油膜力很复杂，因而很难得出转子响应的解析解。但近年来随着非线性动力学的发展，对非线性协调响应、拟周期响应、分叉和混沌响应的分析得到了高度重视，而对这类响应的分析必须用Reynolds边界条件，因为这时响应已经不再是同心圆了[4]。
2.4 流体力学方程的求解

直接求解浮环式挤压油膜阻尼器流体力学方程的解非常困难，一般只能通过数值方法或者在一定的边界简化条件下，获得油膜压力或者力的近似解。下面分别介绍将要在后面进行油膜力求解的两种方法：差分法求解和解析法求解。
2.4.1 差分法

浮环式挤压油膜阻尼器的流体力学方程为非线性偏微分方程，在流体力学的计算中，解决流场数值分析的主要方法有限差分法和有限元方法。有限元方法具有较高的精度，但其计算较繁琐，适用于流场区域不规则的情况；有限差分法计算简单，适用于结构简单的流场区域[138]。而本文中浮环式挤压油膜阻尼器流体力学方程的求解区域是一个规则的长方形区域，因此，本文采用有限差分法来求解浮环式挤压油膜阻尼器的流体力学方程。
在浮环式挤压油膜阻尼器求解时，从最大油膜间隙处剖开，形成如图2.9所示网格，在
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和
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方向利用中心差分来进行离散[139]，根据内外层油膜的流体力学方程，可以得到对应的差分格式。
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以浮环式挤压油膜阻尼器模型I的内层油膜为例，说明差分法的求解过程。根据中心差分法的定义可得到：
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将以上表达式代入式（2.7），可以得到浮环式挤压油膜阻尼器模型I内层油膜的瞬态流体力学方程的差分格式：
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整理得
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其中，
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假定边界条件已知，离散区域内每个节点按照由上到下、由左到右的顺序，把相关参数代入式（2.10），则每个内部节点都对应一个方程，从而形成一系列方程组，其中每个方程有五个未知数
[image: image429.wmf],

ij

P

、
[image: image430.wmf]1,

ij

P

-

、
[image: image431.wmf]1,

ij

P

+

、
[image: image432.wmf],1

ij

P

-

、
[image: image433.wmf],1

ij

P

+

。

对于方程组的求解一般采用迭代法和直接法两类，由于该方程组很难用直接法获得其解，因此，此处采用迭代法。由于Jacobi迭代法中，每一次的迭代只用到前一次的迭代值，若每一次迭代充分利用当前最新的迭代值，即在进行第
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个节点对应的方程(2.10)中，用前面已经计算得到的新的值
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，而未算出的分量保持不变，就是采用所谓的Gauss-Seidel迭代。在迭代的过程中，若采用Newton法求解方程的解，就得到Gauss-Seidel-Newton(G-S-N)迭代法。为了保证迭代能顺利收敛，通常引入松弛因子
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，从而就得到SOR- Newton迭代格式：
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在迭代过程中首先取
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的结果是否溢出，如果该结果溢出，用
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进行迭代，直到迭代能顺利进行[140]。通过迭代可以得到浮环式挤压油膜阻尼器内层油膜的油膜压力分布。
2.4.2 解析解
除了通过差分法得到浮环式挤压油膜阻尼器流体力学方程的解，还可以通过简化流体力学方程的方法，得到相应的解析解。虽然许多文献在气穴以及油气混合等方面大量的研究，但是这些现象还不能被充分的认知。因此，主要得到应用的还是经典的流体润滑假设理论。对于挤压油膜阻尼器，在轴向方向，目前应用最多的是短轴承的假设。由于认为两端没有封油，则油膜压力沿轴线方向的变化远比沿周向的变化要大，可将流体力学方程中的
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项省去。以浮环式挤压油膜阻尼器模型I的外层油膜为例，说明解析解的求解过程。根据短轴承假设，方程（2.9）式可以写成：
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由式（2.8）可得
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式（2.11）可写为
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对（2.12）式进行两次积分，可得
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其中，
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令
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根据Reynolds边界条件的定义，可以求得Reynolds边界条件的上下限，即令
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将油膜压力分布
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分别沿周向和轴向进行积分，可得挤压油膜在径向和切向的油膜力：
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可得
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其中，
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为sommerfeld积分，
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的表达式，可以根据Booker积分表得到[77, 141]，其中，
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对于短轴承和半Sommerfeld边界条件假设条件下，挤压油膜阻尼器稳态状态时径向和周向油膜力为[45]：
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                        （2.16）
则，周向和径向油膜力的合力为
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2.4.3 算例分析
为了保证差分法的正确使用，本节在短轴承和半Sommerfeld边界条件下，利用差分法计算了传统挤压油膜阻尼器稳态运行时油膜压力分布，选取的计算参数如表2.1所示，为了区分浮环式挤压油膜阻尼器的油膜间隙，令CT表示传统挤压油膜阻尼器的油膜间隙。
表 2.1挤压油膜阻尼器的计算参数

	滑油黏度
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(Pa.s)
	转速


[image: image475.wmf]W

(rad/s)
	轴颈的半径R(mm)
	油膜宽度L(mm)
	油膜间隙CT (mm)

	5.348×10-3
	400
	36.45
	8.4
	0.1


首先利用有限差分法求解偏心量
[image: image476.wmf]e

为0.4时挤压油膜阻尼器的油膜间隙和油膜压力分布，如图2.10所示。从图中可以看出，油膜压力区域分布在最小油膜间隙之后，也就是说，油膜力总是滞后于对油膜产生挤压作用的不平衡力，这与文献[45]的结论是一致的。
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（a）油膜间隙图                      （b）油膜压力分布图

图2.10 油膜间隙和压力分布图
为了考察有限差分法的计算精度，分别利用差分法和式（2.16）求解挤压油膜阻尼器在不同偏心率时的油膜力，并对比两种方法之间的计算误差，计算结果如图2.11所示。图2.11（a）中“o”表示利用差分法计算得到的油膜力；“·”表示利用式（2.16）计算得到的油膜力，从图中可以看出两种方法计算得到的油膜力几乎相同。从图2.11（b）中可以看出两种方法计算的误差最大为0.6699%，而且随着偏心率的增加，两种法的计算误差也逐渐减小。由此可知，本文进行油膜计算时所采用的计算方法是可信和可靠的，从而为后面进行浮环式挤压油膜阻尼器油膜力的计算和分析奠定基础。
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（a）两种方法计算得到的油膜力           （b）两种方法的计算误差

图2.11 油膜间隙和压力分布图

2.5双向激励试验与仿真计算研究

为了验证本文建立的浮环式挤压油膜阻尼器模型I和模型II的正确性，本文建立了含浮环式挤压油膜阻尼器的双向激励试验器，根据试验，建立了含浮环式挤压油膜阻尼器的动力学模型，对试验结果和仿真结果进行对比分析。
2.5.1 试验器介绍

转子转动会引起轴承及变速箱振动，以及联轴器会带来偶数倍频等；另外，转子转速会因为电机转速和轴承的转速等因素限制，不能提供足够宽的激振频率范围，因此，为了消除这些不必要因素的影响，可以设计一个结构相对简单的双向激励试验器，利用激振器对浮环式挤压油膜阻尼器轴颈施加激振力，模拟转子转动中不平衡量产生的激力，实现轴颈涡动并挤压油膜，进而实现在非旋转状态下模拟挤压油膜阻尼器的实际工作。
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根据振动的基本原理，当两个相互垂直的振动并具有相同的频率和幅值，而且相位相差90°时，即分别为AcosΩt与AsinΩt，那么它们的合成信号便是一个圆周运动。如果在轴颈相互垂直的两个方向上分别施加两个激振力FcosΩt与FsinΩt，便可使轴颈相当于受到一个幅值为F的旋转作用力的激励，旋转频率为Ω，模拟转子不平衡量对挤压油膜阻尼器的激励[142, 143]，参见图2.12。
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浮环式挤压油膜阻尼器双向激励试验器没有旋转部件，因此，不需要轴承进行支承。原来轴颈部位的轴承用一芯棒来代替，在芯棒的右下方45°和左下方45°各安装一个激振器，并对芯棒中心施加简谐激振力，从而模拟实际工程中的转子不平衡量对挤压油膜阻尼器产生的激振力[144]。双向激励试验器的结构简图，如图2.13所示。
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图2.13 双向激励试验器结构简图
双向激励试验器主要包括激振器、支座、芯棒、弹性支承、浮环式挤压油膜阻尼器、传力叉、力传感器等构成。在试验过程中，信号发生器可以产生相同频率且相位差为90°的两路正弦信号，经过功率放大器驱动激振器；激振器通过柔性杆、力传感器及传力叉连接到芯棒上。通过控制信号发生器的输出信号的频率和功率放大器的功率，分别控制试验过程中的激振频率和激振力的大小；柔性杆为激振器与试件之间的一细长金属杆，由于柔性杆具有较高的纵向刚度，而具有相当低的横向刚度，它可以有效地将激振力沿杆的方向传递给试件，而且能大大地消除横向作用力的影响；力传感器用于获得两个激振器激振力的大小，并保证两个激振器激振力的大小相等。
2.5.2 鼠笼刚度的计算及测试
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鼠笼弹性支承已被广泛应用于航空发动机中，图2.14示出几种发动机采用的鼠笼弹性支承的外形图。通过改变鼠笼弹支的刚度，一方面可以调节和控制航空发动机转子系统的临界转速，另一方面，也可以达到改变转子-机匣系统的应变能，使发动机的设计满足设计准则的要求。鼠笼式弹性支承是在金属套筒上铣削加工成若干笼条，通过改变笼条的长度、宽度、壁厚和笼条数量等来调整刚度[145]。

鼠笼弹性支承的支承刚度可以通过以下公式计算[146]
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式中：z—鼠笼条的条数；E—鼠笼条材料的弹性模量；b—鼠笼条的宽度；h—鼠笼条的厚度；
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—鼠笼条的长度。
根据式（2.13），本文加工了两组不同支承刚度的鼠笼弹性支承，分别命名为弹支A和B。鼠笼弹性支承的材料为30CrMnSiA，弹性模量为1.96×1011N/m2，其他不相同的参数及刚度值列于表2.2中。

表2.2 鼠笼式弹性支承参数及刚度值
	弹支编号
	条数z
	宽度b（mm）
	鼠笼条厚度h（mm）
	鼠笼条长度l（mm）

	A
	8
	1.5
	2
	40

	B
	12
	2
	
	


上述公式由于只考虑了鼠笼条部分的刚度，使得计算误差较大，可作为初步设计的参考。有限元法是将物体离散成有限个且按一定方式相互联结在一起的单元组合，来模拟或逼近原来的物体，从而将一个连续的无限自由度问题简化为离散的有限自由度问题求解的数值分析方法。Ansys作为一个强大的有限元计算分析软件，广泛应用于核工业、铁道、航空航天等工业及科学研究。本文将利用Ansys软件进行鼠笼刚度的有限元计算。Ansys进行鼠笼刚度计算的主要步骤如下：

（1）建立有限元单元模型；

（2）施加载荷和边界条件，进行求解；

（3）结果分析。

为了验证计算弹支刚度的正确性，对弹支刚度进行试验测量。采用弹支下面加挂质量块的方法进行测量，选取5个点进行测量，测试结果如图2.15所示。
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(a) 弹支A                           (b) 弹支B
图2.15 鼠笼支承静刚度测试结果

将近似计算、有限元计算和试验测试的结果列于表2.3中

表2.3 弹支刚度的计算和试验刚度（单位N/m）

	
	近似计算
	有限元计算
	试验测试
	有限元计算误差

	支承A
	2.21×105
	1.0616×105
	111848.7
	-5.09%

	支承B
	5.88×105
	4.2373×105
	398006
	6.46%


由表2.3可知，近似方法所得鼠笼弹性支承的刚度与试验测试值相差较大，有限元的计算值与试验值的误差在6%左右。（2.13）式是基于鼠笼条为矩形截面的基础上推导得到的，而鼠笼条在实际加工的过程中，鼠笼条很难保证其截面为矩形，其实际的加工截面接近梯形，甚至为三角形。而有限元方法在进行建模计算的时候，可以尽量模拟实际加工的情况，获得较为准确的鼠笼模型，而且有限元法能根据实际的鼠笼条安装情况，对鼠笼施加约束。因此，从以上结果上可以看出，有限元法较近似计算的方法相比，具有更高的精度和灵活性。

2.5.3 双向激励试验建模与参数分析
双向激励的实际的试验装置如图2.16所示，其中，图2.16（b）为供油装置，为浮环式挤压油膜阻尼器供油。
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 (a) 双向激励试验装置                                 (b) 供油装置

图2.16 双向激励试验设备安装情况
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根据双向激励的试验原理，双向激励试验器可以简化为如图2.17所示的数学模型，图中符号“—||—”表示由挤压油膜产生的非线性挤压油膜力，由牛顿第二定律，可建立浮环式挤压油膜阻尼器的运动平衡方程：


[image: image486.wmf]ï

ï

î

ï

ï

í

ì

+

-

=

+

-

=

W

+

=

+

W

+

=

+

SOy

SIy

F

F

SOx

SIx

F

F

SIy

B

a

B

B

SIx

B

a

B

B

f

f

y

m

f

f

x

m

t

F

f

y

k

y

m

t

F

f

x

k

x

m

&

&

&

&

&

&

&

&

sin

cos

                 (2.17)

其中
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m

是转子在阻尼器处的集中质量，
[image: image488.wmf]a

k

是弹性支承的刚度，(xB, yB)表示转子轴径在固定坐标系中的坐标，(xF, yF)表示浮动环在固定坐标系中的坐标，
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表示激励频率，
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=2πf，
[image: image491.wmf]F

m

表示浮环的质量，
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为外载荷激振力， 
[image: image493.wmf]SIx

f

和
[image: image494.wmf]SIy

f

是浮环式挤压油膜阻尼器在x和y方向内层油膜对轴径的挤压油膜力，
[image: image495.wmf]SOx

f

和
[image: image496.wmf]SOy

f

是浮环式挤压油膜阻尼器在x和y方向外层油膜对浮环的挤压油膜力。对浮环式挤压油膜阻尼器作如下假设：①不可压缩流、短轴承及Reynolds边界条件；②不考虑浮动环的弹性变形；③令内外层油膜的间隙相等，即C1=C2。
试验中使用的是32号液压油，该液压油的黏度表征了流体抵抗剪切变形的能力，是流体的一个重要特征参数，它对浮环式挤压油膜阻尼器油膜力的计算起着重要的作用。在GB3141-82国标中规定，液压油运动黏度以40℃的中心点值表示，并没有给出液压油所有温度下的黏度值，然而在进行双向激励的试验时，环境温度为20℃左右，这就需要通过黏温关系可以得到试验状态下，液压油的对应黏度。

文献[147]测定了32号润滑油在几个温度下的黏度值，其结果如表2.4所示：

表2.4 32号液压油黏温关系试验测试数据
	温度（℃）
	20
	30
	40
	48
	57
	76
	85
	95

	动力黏度μ（10-2Pa.s）
	7.322
	4.5702
	2.7921
	1.9002
	1.3038
	0.8385
	0.7415
	0.5715
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依据常用的Slotte黏温公式：
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，利用黏温关系的测试数据，得到其中的系数
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，从而得到如下黏温公式：
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             （2.18）

将（2.18）式得到黏温关系绘于图2.18中，并将试验测试数据进行对比。图中“*”表示试验测试数据，曲线表示Slotte黏温公式（2.18）得到的黏温曲线。对比试验数据与计算结果可知，两者具有很好的一致性。因此，通过（2.18）式可以求得32号液压油在不同温度时的动力黏度，为后面进行供油温度的影响分析提供条件。

在试验中，双向激励试验器可以分别安装鼠笼弹性支承A和B，利用锤击法可以获得双向激励试验器的阻尼
[image: image502.wmf]r

C

大小[148, 149]。双向激励试验器在安装弹性支承A和B的情况下，具体参数列于表2.5中。
表 2.5 试验器参数

	参数
	安装弹性支承A
	安装弹性支承B
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(N)
	5
	10
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m

(kg)
	1.2774
	1.4774
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m

(kg)
	0.022
	0.025
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k

(N/m)
	111848.7
	398006
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C

(N.s/m)
	24.0688
	83.5336

	轴颈的半径R(mm)
	18
	20

	单层油膜间隙C(mm)
	0.075
	0.075

	油膜宽度L(mm)
	6.5
	6.5


2.5.4 未安装FSFD情况下仿真与试验的对比验证

在未安装FSFD的情况下，双向激励试验器分别安装鼠笼弹性支承A和B。在试验中，分别施加5N和10N的激振力，激励频率的范围为10-100Hz。令方程组（2.17）式中的
[image: image508.wmf]SIx

f

和
[image: image509.wmf]SIy

f

为零，利用龙格库塔法求解方程组（2.17）中的前两个方程。从而获得双向激励试验器在未安装FSFD的情况下，芯棒的仿真的位移响应。
图2.19和图2.20表示双向激励试验器在未安装FSFD的情况下，轴颈在不同激励频率下的位移响应。其中带点的曲线表示试验结果，带圆圈的曲线表示仿真结果。从两个图中的结果可以看出，试验和仿真结果是一致的。在试验器安装弹性支承A的情况下，系统的共振频率为50Hz；在安装弹性支承B的情况下，系统的共振频率为80Hz。
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(a) 轴颈在x方向响应                       (b) 轴颈在y方向响应
图 2.19 试验器安装弹支A时的响应（未安装FSFD） 
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(a) 轴颈在x方向响应                       (b) 轴颈在y方向响应
图 2.20试验器安装弹支B时的响应（未安装FSFD）

为了简便起见，试验器可以看作一个单自由度系统。因此，可以通过计算公式
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获得系统的共振频率。试验器在安装弹性支承A的情况下，
[image: image513.wmf]n

w

=47.0947Hz，接近试验和仿真计算得到的共振频率。类似地，试验器在安装弹性支承B的情况下，
[image: image514.wmf]n

w

=82.6068Hz，同样也接近试验和仿真计算得到的共振频率。因此，通过试验、仿真和简化公式计算得到的共振频率是一致的。
2.5.5 安装FSFD情况下仿真与试验的对比验证

为了验证模型I和II的正确性，双向激励试验器分别安装在弹性支承A和B上进行试验研究。图21（a，b）和图22（a，b）表示阻尼轴颈的位移响应。令
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表示模型I和II之间仿真结果的误差；
[image: image516.wmf]2

E

表示模型I仿真结果和试验结果之间的误差；
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E

表示模型II仿真结果和试验结果之间的误差。相应的误差值表示在图21（c，d）和图22（c，d）中。

从图21（a，b）中可以看出，模型I和II的计算结果是一致的；从图21（c，d）中可以看出，模型I和II之间的最大误差为3.8462%，最小误差接近于零。由此可知，两个FSFD模型的计算结果具有极好的一致性。另外，从图21（a，b）中可以看出，仿真与试验结果之间有一定的差异。其中，最大的误差达到了27.7778%，误差由于在进行油膜力计算时简化的边界条件造成的。尽管如此，大部分的
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和
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的值较小，且最小值接近于零。因此，仿真和试验结果具有良好的一致性。
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(a) 轴颈在x方向响应                       (b) 轴颈在y方向响应
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(c) x向误差分析                             (d)y向误差分析
图2.21试验器安装弹支A时的响应

为了进一步验证模型I和II的正确性，采用具有更大刚度的弹性支承安装在双向激励试验器上，仿真和试验结果如图22所示。从图22中可以看出，两个FSFD模型的计算结果具有极好的一致性；仿真和试验结果之间具有良好的一致性。从而使两个FSFD模型得到了进一步的验证。
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(a) 轴颈在x方向响应                       (b) 轴颈在y方向响应
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(c) x向误差分析                             (d)y向误差分析
图2.22试验器安装弹支B时的响应
文中的计算是利用Matlab软件，主频为2.83GHz的四核处理器的计算机上进行的。模型I和II的计算时间列于表2.6中。从表中可以看出，模型I的计算所需要的时间是模型II所需要时间的10倍多。由此可以看出，与模型I相比，模型II能节约更多的计算时间。尽管如此，模型II是基于传统的SFD雷诺方程推导的，它很难考虑由于浮动环变形产生的影响。而模型I是基于广义雷诺方程推导得到的，它模型的处理上更具有灵活性，它可以考虑浮动环变形，浮动环上的小孔及凸台等，因此模型I提供了进一步完善FSFD模型的研究基础。

表2.6 计算时间 (单位：s)

	
	模型 I
	模型II

	Fig. 9(a, b)
	6310.348923
	525.616787

	Fig. 10(a, b)
	7186.565461
	483.458963


2.6 不同参数对系统阻尼的影响

2.6.1 试验系统的阻尼分析
对比图2.18-2.21可以看出，双向激励试验器在未安装FSFD的情况下，轴颈的位移响应有明显的共振峰，而在安装FSFD的时候，在相同的激励频率下，没有出现共振峰。这主要是由于FSFD给试验器提供了较大的阻尼。

在双向激励试验模型中，考虑了芯棒和浮动环的质量，可以看作是一个两自由度模型，但是芯棒的质量是浮动环质量的20倍还多，因此，为了便于分析，双向激励试验器模型可以与单自由度系统的响应进行对比，为进一步分析双向激励试验器的响应特性提供参考。

由振动的理论可知，单自由度系统的位移振幅放大系数为：
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其中，
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表示频率比，ζ表示阻尼比。根据位移放大系数的公式，可以得到单自由度系统的位移特性曲线，如图2.23所示。从图中可以看出，当阻尼比ζ较小时，位移幅频特性曲线中，有明显的共振峰；随着阻尼比ζ的增大，共振峰逐渐消失。根据阻尼比ζ的定义可知，ζ的大小与系统的阻尼、质量和刚度有关，因此，在保证系统的质量和刚度不变的情况下，通过分析系统的阻尼比的变化，进而分析系统阻尼的变化。
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图2.19和图2.20表示试验器未安装FSFD情况下的位移幅频响应图，从图中可以明显地看到共振峰的存在；当试验器安装了FSFD后，与图2.19和图2.20相比，在相同的频率范围内，图2.21和图2.22中均未出现明显的共振峰值。由此可知，在双向激励试验器安装了FSFD后，系统的阻尼明显增加了。下面以双向激励试验器在安装弹性支承A时，轴颈x向的位移响应为例，进一步分析试验器在不同油膜间隙、供油温度以及油膜宽度条件下系统阻尼的变化情况。

2.6.2 油膜间隙的影响
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为了研究浮环式挤压油膜阻尼器油膜间隙的影响，分别取不同的油膜间隙，仿真计算获得轴颈的位移响应，浮环式挤压油膜阻尼器的每层油膜间隙从0.075mm逐渐增加到0.15mm，计算结果如图2.24所示。
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对比图2.23和图2.24可以看出，随着油膜间隙的增加，轴颈幅频曲线的变化情况与单自由度系统阻尼系数减小的情况类似。另外，在进行计算的时候，试验系统的质量和刚度不变。根据前面的分析可以判断，随着油膜间隙的增加，系统阻尼逐渐减小。
2.6.3 供油温度的影响
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为了研究浮环式挤压油膜阻尼器供油温度的影响，根据表2.3所提供的黏温关系，分别仿真计算供油温度从20℃逐渐增加到80℃时的幅频响应曲线，计算结果如图2.25所示。
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对比图2.23和图2.25可以看出，随着油膜间隙的增加，轴颈幅频曲线的变化情况与单自由度系统阻尼系数减小的情况类似。另外，在进行计算的时候，试验系统的质量和刚度不变。根据前面的分析可以判断，随着供油温度的增加，系统阻尼逐渐减小。

2.6.4 油膜宽度的影响
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为了研究浮环式挤压油膜阻尼器油膜宽度的影响，分别取不同的油膜宽度，仿真计算获得轴颈的位移响应，油膜宽度从6mm逐渐增加到6.5mm，计算结果如图2.26所示。
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对比图2.23和图2.26可以看出，随着油膜宽度的增加，轴颈幅频曲线的变化情况与单自由度系统阻尼系数增加的情况类似。另外，在进行计算的时候，试验系统的质量和刚度不变。根据前面的分析可以判断，随着油膜宽度的增加，系统阻尼逐渐增加。
2.7 本章小结

为了研究浮环式挤压油膜阻尼器的特性，本文建立了两种浮环式挤压油膜阻尼器模型，其中，模型I基于广义雷诺方程；模型II基于传统挤压油膜阻尼器的雷诺方程。另外，为了验证本文所建立的浮环式挤压油膜阻尼器模型的正确性，建立双向激励试验器。基于双向激励的原理，建立了含浮环式挤压油膜阻尼器的动力学模型。然后利用差分法和龙格库塔法对流体力学方程和动力学运动方程进行求解。通过以上研究表明：

（1）模型I和模型II的计算结果是一致的，两个模型之间的计算误差小于4%。由此可知，两个模型之间的计算结果具有极好的一致性，另外，两个模型的正确性也得到了相互验证。

（2）仿真试验结果之间虽然具有一定的差异，但是仿真和试验结果大部分误差较小，因此，仿真和试验结果之间也具有较好的一致性。两个模型正确性也通过试验得到了进一步的验证。

（3）与模型I相比，模型II所需的计算时间较少。但是模型I基于广义雷诺方程，模型I具有较好的灵活性。通过模型I可以对浮环式挤压油膜阻尼器的建模进一步的完善，比如模型可以进一步考虑浮动环的变形等。总之，模型I和II都提供了研究浮环式挤压油膜阻尼器动力学特性的模型。

（4）把双向激励试验器的试验和仿真结果与单自由度系统的幅频特性进行类比，可以看出，由于浮环式挤压油膜阻尼器的引入明显增加了系统的阻尼。另外，通过仿真分析不同参数对系统阻尼的影响表明，随着浮环式挤压油膜阻尼器的油膜间隙和供油温度的增加，系统的阻尼减小；随着油膜宽度的增加，系统的阻尼增大。

第三章 含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统动力学分析

为了研究含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的动力学响应，本章首先建立含传统的挤压油膜阻尼器的转子系统动力学模型，然后在这个基础上，建立含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统动力学模型。并进一步研究分析，在系统的转子系统参数的情况下，两种挤压油膜阻尼器对转子系统动力学响应的影响。

3.1含传统挤压油膜阻尼器的转子系统

3.1.1 含传统挤压油膜阻尼器的转子系统的动力学模型建模
[image: image1560.wmf]l

根据文献[4, 75]，本章首先建立了一个含传统挤压油膜阻尼器的转子系统模型。将含挤压油膜阻尼器的转子系统模型简化为一个对称的Jeffcott转子支撑在两个相同的挤压油膜阻尼器上，如图3.1所示。
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(a) 结构示意图                         (b) 理论模型图
图3.1 含挤压油膜阻尼器的转子系统

为了简化分析，做如下假设：

1）
转子是对称结构，并支撑在两个相同的挤压油膜阻尼器上；

2）
转子系统的不平衡量集中考虑到中间盘上，转子系统的质量离散到中间盘及两个阻尼器上；

3）
转子和定心弹簧的刚度是轴对称的，由于空气动力学效应在中间圆盘的阻尼是黏性阻尼；

4）
由于转子系统是对称的，因此陀螺效可以忽略不计；

5）
轴向振动、扭转振动和滚动轴承的影响忽略不计；

6）
利用短轴承和Reynolds边界条件进行挤压油膜阻尼器雷诺方程的求解。
根据牛顿第二定律，可建立如下动力学方程：

(1)转子圆盘的动力学方程
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其中，
[image: image527.wmf]D

m

表示转子圆盘处的集中质量，
[image: image528.wmf]D

c

是由于空气动力学产生在转子圆盘处的黏性阻尼，
[image: image529.wmf]S

k

是转子轴的刚度，(xD, yD)是圆盘在固定坐标系中的坐标，(xB, yB)表示转子轴径在固定坐标系中的坐标，
[image: image530.wmf]m

e

是圆盘的质量偏心，(·)表示d/dt算子，
[image: image531.wmf]w

表示转子转速。

(2)转子轴径的动力学方程
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其中，
[image: image533.wmf]B

m

是转子在转子轴颈处的集中质量，
[image: image534.wmf]a

k

是弹性支承的刚度，
[image: image535.wmf]x

f

1

和
[image: image536.wmf]y

f

1

是挤压油膜阻尼器在x和y方向对轴径的挤压油膜力。

由第二章的介绍可知，在短轴承假设和Reynolds边界条件下，对于传统挤压油膜阻尼器油膜力有对应的解析解。

3.1.2 计算参数
本文参照文献[75]的参数，转子系统的参数选取如下：
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m

=5kg，
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c

=2.4867N.s/m，
[image: image539.wmf]S

k

=1.2×106N/m，
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e

=4×10-5m，
[image: image541.wmf]B

m

=0.5kg，
[image: image542.wmf]a

k

=3×105 N/m， R=0.03m，L=8.3×10-3m，CT=2×10-4m，
[image: image543.wmf]m

=5×10-3Pa.s。

由于系统具有很强的非线性，本文利用四阶龙格库塔法对含挤压油膜阻尼器的转子系统的动力响应进行计算分析。在仿真计算时，以前一个（较小）转速的稳态响应结果作为下一个（较大）转速仿真计算的初始值，模拟加速过程，从而得到转子响应在加速过程中的渐近稳态响应结果；同理，以较大转速的仿真计算得到的渐近稳态响应结果，作为下一个较小转速仿真计算的初始值，可以得到减速过程的渐近稳态响应结果[14, 75]。
3.1.3 仿真计算结果的验证
为了保证后面计算结果的正确性，下面利用文献[75]推导的计算公式和数值法求解含挤压油膜阻尼器的转子系统轴颈的位移响应，对比两种结果，验证数值方法求解结果的正确性。

由文献[75]知，在认为转子响应为同心圆假设下，并且挤压油膜阻尼器在短轴承假设和Reynolds边界条件下，可以得到含挤压油膜阻尼器的转子系统响应与转速关系的非线性方程：
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其中，
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表示刚度比，
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表示质量比，
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表示阻尼系数，
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；U表示不平衡量，U=
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/CT；B表示轴承参数，
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表示转速比，
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表示轴颈的偏心率，
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在式（3.3）中，只有两个变量
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，其中，
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，我们可以通过迭代法得到在不同
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对应的的
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图3.2(a)表示利用方程（3.3）通过搜索法所得转子轴颈处的双稳态响应，图中黑色“.”表示利用搜索法得到的转子轴颈处可能的稳态响应结果；图3.2(b)为利用四阶龙格库塔法计算所得到转子轴颈处响应的结果，图中带黑色圆圈的曲线和带黑色点的曲线分别表示利用数值积分方法得到的加速过程和减速过程的结果。
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     (a)公式搜索解                                (b)数值积分解
图3.2 仿真计算结果验证
从图3.2中可以看到，除了双稳态响应的中间运动轨道，公式法和数值积分法得到的挤压油膜阻尼器的响应特性基本一致。因此，两种计算分析方法对研究挤压油膜阻尼器的动力特性可以相互印证。由于方程（3.3）是在轴心轨迹为同心圆假设的条件下推导的，它并不适合于转子系统非协调运动的分析。为了便于进行非协调运动的分析，在后面的计算中本文采用数值积分的方法进行求解。

3.2含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统

将浮环式挤压油膜阻尼器与转子系统耦合，建立含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统动力学模型，如图3.3所示，其中，浮环式挤压油膜阻尼器的内外层油膜的间隙相等，即C1=C2。
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(a) 结构示意图                            (b) 力学模型图
图3.3 含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统模型

根据牛顿第二定律，可建立如下动力学方程：
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其中，
[image: image566.wmf]F

m

表示浮环的质量，(xF, yF)表示转子轴径在固定坐标系中的坐标，
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F
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和
[image: image568.wmf]y

F

1

是浮环式挤压油膜阻尼器在x和y方向内层油膜对轴径的挤压油膜力，
[image: image569.wmf]x

F
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和
[image: image570.wmf]y

F
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是浮环式挤压油膜阻尼器在x和y方向外层油膜对浮环的挤压油膜力。

含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的初始参数与第3.1.2节相同，另外，浮动环的质量
[image: image571.wmf]F

m

=0.5kg；浮环式挤压油膜阻尼器两层油膜的厚度之和与传统挤压油膜阻尼器的油膜厚度相等，且每层油膜的厚度相等，即2C1=2C2=CT=0.2mm。
3.3 含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的双稳态响应分析

3.3.1含传统挤压油膜阻尼器转子系统的双稳态分析

为了研究含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的双稳态响应特性，首先分析含传统挤压油膜阻尼器转子系统的双稳态响应特性，选取不同的圆盘质量偏心
[image: image572.wmf]m

e

，弹性支承的刚度
[image: image573.wmf]a

k

和转子轴颈处的集中质量
[image: image574.wmf]B

m

，仿真计算转子系统的响应。并在后面与含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的响应做对比。系统的初始值按3.1.2节中的参数值选取。
图3.4表示不同的圆盘质量偏心
[image: image575.wmf]m

e

时，含传统挤压油膜阻尼器的转子系统的位移响应。当圆盘质量偏心
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e

较小（如
[image: image577.wmf]m

e

=2×10-5m和2×10-5m）转子系统响应并没有出现双稳态响应，如图3.4（a）和（b）；随着偏心量的增加，当
[image: image578.wmf]m

e

=3×10-5m和3.5×10-5m时，转子系统的响应出现了双稳态，如图3.4（c）和（d）。
[image: image1576.wmf]l

[image: image1577.wmf]l

[image: image1578.wmf]l

[image: image1579.wmf]l

[image: image1580.wmf]l

[image: image1581.wmf]l

[image: image1582.wmf]l

[image: image1583.wmf]l

[image: image1584.wmf]F

m

[image: image1585.wmf]F

m

[image: image579.png]—e— W&

02

04

06 08




[image: image580.png]—e— W&

——EE

02

04

06 08





（a）
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=2×10-5m                        （b）
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=2.5×10-5m
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（c）
[image: image585.wmf]m
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=3×10-5m                        （d）
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=3.5×10-5m
图3.4含传统挤压油膜阻尼器转子系统的轴颈响应（不同的圆盘质量偏心）
图3.5表示不同的弹性支承的刚度
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k

时，含传统挤压油膜阻尼器的转子系统的位移响应。当弹性支承的刚度
[image: image588.wmf]a

k

较小（如
[image: image589.wmf]a

k

=1×105 N/m）转子系统响应并没有出现双稳态响应，如图3.5（a）；随着弹性支承的刚度
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的增加，当
[image: image591.wmf]a

k

=1.5×105 N/m，2×105 N/m和2.5×105 N/m时，转子系统的响应出现了双稳态，如图3.5（b），（c）和（d）。
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=1×105 N/m                        （b）
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（c）
[image: image598.wmf]a

k

=2×105 N/m                        （d）
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=2.5×105 N/m
图3.5含传统挤压油膜阻尼器转子系统的轴颈响应（不同的弹性支承刚度）
图3.6表示不同的轴颈处的集中质量
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m

时，含传统挤压油膜阻尼器的转子系统的位移响应。当轴颈处的集中质量
[image: image601.wmf]B

m

较小（如
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m

=1kg和1.5kg）转子系统响应出现双稳态响应，如图3.6（a）和（b）；随着轴颈处的集中质量
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的增加，当
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=2kg和2.5kg时，转子系统的响应没有双稳态，如图3.6（c）和（d）。由此可知，大的轴颈处集中质量明显抑制了双稳态的出现。
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（a）
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=1kg                        （b）
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（c）
[image: image611.wmf]B
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=2kg                        （d）
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=2.5kg
图3.6含传统挤压油膜阻尼器转子系统的轴颈响应（不同的轴颈处集中质量）
通过分析不同的圆盘质量偏心
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，弹性支承的刚度
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和转子轴颈处的集中质量
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对含传统挤压油膜阻尼器转子系统的双稳态响应特性的影响可知，较大的圆盘质量偏心
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和弹性支承的刚度
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，容易出现双稳态响应；而较小的转子轴颈处的集中质量
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m

更容易导致转子系统的响应出现双稳态，这与文献[65, 75]的结论是一致的。
3.3.2 含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的双稳态分析

为了与传统挤压油膜阻尼器对比，选取与之相同的转子参数进行计算分析，另外，保证浮环式挤压油膜阻尼器的内外两层油膜的间隙之和与传统挤压油膜阻尼器的油膜间隙相等，即C1=2C2。选取不同的圆盘质量偏心
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，弹性支承的刚度
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和转子轴颈处的集中质量
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，仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的响应，并与含传统挤压油膜阻尼器转子系统响应对比。为了与前面的计算结果一致，图3.7、图3.8和图3.9中，
[image: image622.wmf]1

2

2

/

C

y

x

B

B

BO

+

=

e

，其中C1=0.2mm。

图3.7表示不同的圆盘质量偏心
[image: image623.wmf]m

e

时，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的位移响应。由图3.4可知，当圆盘质量偏心
[image: image624.wmf]m

e

=3.5×10-5m和3×10-5m时，含传统挤压油膜阻尼器的转子系统响应已经出现双稳态响应，而在含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统响应中并没有出现双稳态响应，如图3.7所示。与图3.4（c，d）相比，图3.7（a，b）中转子轴颈的最大位移响应明显减小，浮环式挤压油膜阻尼器起到了很好的减振作用。随着偏心量的增加，当
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=6×10-5m时，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的响应也出现双稳态响应。由此可知，对于含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统来说，圆盘质量偏心
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的增加会使转子系统容易出现双稳态响应。
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（a）
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=3×10-5m                        （b）
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（c）
[image: image633.wmf]m
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=5×10-5m                        （d）
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=6×10-5m
图3.7含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的轴颈响应（不同的圆盘质量偏心）

图3.8表示不同的弹性支承的刚度
[image: image635.wmf]a

k

时，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的位移响应。由图3.5可知，当弹性支承的刚度
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k

=2×105 N/m和
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k

=2.5×105 N/m时，含传统挤压油膜阻尼器的转子系统响应已经出现双稳态响应，而在含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统响应中并没有出现双稳态响应，如图3.8（a，b）所示；随着弹性支承刚度的增加，当
[image: image638.wmf]a

k

=2.5×105 N/m时，转子系统的响应出现了双稳态，如图3.8（d）所示。由此可知，对于含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统来说，弹性支承的刚度
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的增加会使转子系统容易出现双稳态响应。

另外，从图3.8可以看出，随着弹性支承刚度的增加，系统的响应幅值逐渐增加。这主要是由于随着弹性支承刚度的增加，系统的阻尼比逐渐减小，使得含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的位移共振放大系数变大。
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（a）
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=2×105 N/m                    （b）
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（c）
[image: image646.wmf]a
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=7×105 N/m                    （d）
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图3.8含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的轴颈响应（不同的弹性支承刚度）

图3.9表示不同的轴颈处的集中质量
[image: image648.wmf]B

m

时，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的位移响应。由图3.6可知，当轴颈处的集中质量
[image: image649.wmf]B

m

=1kg和1.5kg时，含传统挤压油膜阻尼器的转子系统响应已经出现双稳态响应，而在含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统响应中并没有出现双稳态响应，如图3.9（c，d）所示；随着轴颈处的集中质量减小，如
[image: image650.wmf]B

m

=0.03kg时，转子系统的响应出现了双稳态，如图3.9（a）所示。由此可知，随着轴颈处的集中质量
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m

的减小，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统同样会出现双稳态。
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（c）
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图3.9含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的轴颈响应（不同的轴颈处集中质量）
综合以上分析可知，较大的圆盘质量偏心
[image: image660.wmf]m

e

和弹性支承的刚度
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k

，含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统容易出现双稳态响应；而较小的转子轴颈处的集中质量
[image: image662.wmf]B

m

更容易导致转子系统的响应出现双稳态，这个规律与圆盘质量偏心
[image: image663.wmf]m
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和弹性支承的刚度
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和轴颈处的集中质量
[image: image665.wmf]B

m

对含传统挤压油膜阻尼器转子系统双稳态的影响相似。与含传统挤压油膜阻尼器的转子系统相比，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制转子系统的双稳态响应。

3.4 含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的非协调进动响应分析
含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的非协调进动响应表现在频谱图上呈现多个峰值。系统非协调响应研究定性的方法主要有：转子响应分岔图、轴心轨迹图、频谱图和Poincaré截面图等方法。

当转子系统的轴心轨迹是一个圆时，说明转子处于周期运动状态；当轴心轨迹是几个圆时，则对应转子是处于几周期运动状态；当转子轴心轨迹出现紊乱时，则说明转子系统处于混沌的状态。如果转子系统的响应是周期或者准周期的，响应的Poincaré图则是有限点或者一条封闭的曲线，如果转子系统的响应是混沌的，则其Poincaré图上表现为无数个点填充一个区域。所以，Poincaré图可以作为转子系统响应区别周期、准周期和混沌的依据。另外，频谱图也是研究转子系统非线性响应的重要手段。如果转子的运动为周期运动，通过Fourier变换可以展成为Fourier级数，在相应的频谱图上呈现为离散的谱线。如果转子的运动为非周期的运动，则其响应频谱图上表现为连续的谱线。如图转子的响应为混动，则其谱线上还要叠加一些线状谱的宽峰。由于拟周期运动的响应谱线为离散的谱线，而不像混沌运动那样有等间隔的谱线，因此频谱图也可以区别拟周期运动和混沌运动[150]。

3.4.1 转速对转子系统的影响分析

为了研究浮环式挤压油膜阻尼器抑制转子系统非协调进动的性能，下面以转子系统的加速过程为例，分别仿真计算含传统挤压油膜阻尼器转子系统和含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统响应的分岔图，如图3.10（a）和（b）所示，其中悬浮框中，X表示横坐标，Y表示纵坐标。
从图3.10(a)中可以看出，转子起初的运动为周期运动(如图3.11所示)，当转速在1300rad/s时，转子进入拟周期运动，在频谱图上表现为不等间隔的离散谱线(图3.12(a))，而且在Poincaré映射图上表现为封闭的曲线(图3.12(b))，转子系统第一次进入拟周期运动的转速区间为(1300 rad/s~1500 rad/s)；随着转速的增加，转子系统又进入了周期运动，如图3.13所示。

从图3.10（b）中可以看出，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统响应中只有周期运动。因此，与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制转子系统的非协调进动。
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转速ω(rad/s)                            转速ω(rad/s)

(a)含SFD转子系统响应分岔图            (b) 含FSFD转子系统响应分岔图
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图3.10 随转速变化的分岔图
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          频率比                    xD(×10-5m)                 xD(×10-5m)
(a)频谱图                 (b) Poincaré映射图               (c)轴心轨迹图

图3.11 
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=1000rad/s时转子系统响应
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          频率比                    xD(×10-5m)                 xD(×10-5m)
(a)频谱图                 (b) Poincaré映射图               (c)轴心轨迹图
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图3.12 
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=1300rad/s时转子系统响应
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          频率比                    xD(×10-5m)                 xD(×10-5m)
(a)频谱图                 (b) Poincaré映射图               (c)轴心轨迹图

图3.13 
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=2500rad/s时转子系统响应
3.4.2滑油黏度对转子系统的非协调进行的影响分析
为了研究滑油黏度对含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统非协调进动响应的影响，仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在不同滑油黏度时响应的分岔图，如图3.14所示。

从图3.14及图3.10（b）中可以看出，在较小的滑油黏度时，转子系统更容易出现非协调进动响应。当
[image: image680.wmf]m

=0.9×10-3Pa.s时，转子系统的非协调进动的响应范围为 [1400rad/s,1650rad/s]；随着滑油黏度的增加，转子系统非协调进动响应的范围逐渐减小，当
[image: image681.wmf]m

=1.1×10-3Pa.s时，转子系统的非协调进动的响应范围为 [1500rad/s,1600rad/s]。由此可知，滑油黏度的大小也影响着转子系统非协调进动的范围。
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转速ω(rad/s)                            转速ω(rad/s)

(a) 
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=0.9×10-3Pa.s                      (b) 
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=1.1×10-3Pa.s
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转速ω(rad/s)                            转速ω(rad/s)

(c) 
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=7×10-3Pa.s                        (d) 
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=9×10-3Pa.s
图3.14 含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在不同滑油黏度时的分岔图

3.4.3弹性支承刚度对转子系统的非协调进动的影响分析
为了研究弹性支承刚度对含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统非协调进动响应的影响，仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在不同弹性支承刚度时响应的分岔图，如图3.15所示，其中
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=0.9×10-3Pa.s。
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转速ω(rad/s)                            转速ω(rad/s)

（a）
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转速ω(rad/s)                            转速ω(rad/s)

（c）
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=5×105 N/m
图3.15 含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在不同弹性支承刚度时的分岔图

从图3.15中可以看出，当
[image: image699.wmf]a

k

=1×105 N/m和
[image: image700.wmf]a

k

=2×105 N/m时，转子系统的非协调进动的响应范围为 [1400rad/s,1600rad/s]，与
[image: image701.wmf]a

k

=3×105 N/m时（图3.14（a））相比，转子系统非协调进动的响应范围减小；当
[image: image702.wmf]a

k

=5×106 N/m时，转子系统的非协调进动的响应范围为[1350rad/s,1700rad/s]，转子系统非协调进动的响应范围增加。由此可知，弹性支承刚度越大，则转子系统非协调进动响应的范围越大，反之，则非协调进动响应的范围越小。
3.4.4浮动环质量对转子系统的非协调进行的影响分析
为了研究浮动环质量对含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统非协调进动响应的影响，仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在不同浮动环质量时响应的分岔图，如图3.16所示，其中
[image: image703.wmf]m

=0.9×10-3Pa.s。
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转速ω(rad/s)                            转速ω(rad/s)

（a）
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=0.6kg                       （b）
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图3.16 含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在不同浮环质量时的分岔图

从图3.16中可以看出，当
[image: image708.wmf]F

m

=0.6kg时，转子系统的非协调进动的响应范围为[1250rad/s,1650rad/s]；与
[image: image709.wmf]F

m

=0.5kg（图3.14（a））时相比，转子系统的非协调进动的范围有所增加；而当
[image: image710.wmf]F

m

=0.7kg时，转子系统的非协调进动的响应范围为[1100rad/s,1650rad/s]，转子系统的非协调进动的范围进一步增加。当
[image: image711.wmf]F

m

=0.4kg，转子系统在1000rad/s即进入非协调进动响应，很快转子系统的响应不再收敛。由此可知，选择合适质量的浮动环有利于浮环式挤压油膜阻尼器抑制转子系统的非协调进动响应。
3.5 突加不平衡响应分析
挤压油膜阻尼器的设计既要使旋转机械正常工作时转子有良好的动力特性，也要考虑在突加不平衡（如叶片飞失）时转子仍能安全可靠地工作一段时间。研究表明，挤压油膜阻尼器具有一定的抑制突加不平衡的能力。为了进一步研究浮环式挤压油膜阻尼器抑制突加不平衡的能力，下面通过仿真计算对比分析传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器抑制不平衡的能力以及转子系统参数对浮环式挤压油膜阻尼器抑制不平衡响应能力的影响。
3.5.1突加不平衡响应的对比分析

为了对比分析传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器抑制不平衡的能力，分别仿真计算含传统挤压油膜阻尼器转子系统与含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在突加不平衡时的响应，仿真结果如图3.17和3.18所示，其中
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。在进行仿真计算时，计算参数参照3.1.2节选取，另外，转子系统的偏心距
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由1×10-5m增加到2×10-5m，转子转速取ω=300rad/s，浮动环的质量
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=0.5kg。

[image: image1693.wmf]2

/

1

N

[image: image1694.wmf]2

2

N

[image: image1695.wmf]1

2

3

N

N

-

[image: image715.png]



（a）转子位移幅值响应                  （b）轴心轨迹
图3.17 含传统挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应
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（a）转子位移幅值响应                   （b）轴心轨迹
图3.18 含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应

由文献[4]可知，突加不平衡开始到达到新的稳态之前的一段过程称为突加不平衡的瞬态过程；瞬态过程中振幅的最大值称为瞬态振幅。对比图3.17和3.18可以看出，含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡过程更短。另外，从图3.17中可以看出，含传统挤压油膜阻尼器转子系统的瞬态振幅为5.348×10-5m；从图3.18中可以看出，含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的瞬态振幅为4.447×10-5m。由此可知，含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的瞬态振幅更小。因此，与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器对抑制突加不平衡更有效。

3.5.2 转速对突加不平衡的影响
为了进一步研究浮环式挤压油膜阻尼器抑制突加不平衡的性能，选取不同的转速
[image: image717.wmf]w

=400rad/s，500rad/s，600rad/s，700rad/s，分别进行仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应，计算结果如图3.19所示。
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 (c) 
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=600rad/s                             (d) 
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=700rad/s
图3.19含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应（不同转速）

对比不同转速时含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应可以看出，随着浮动转速从400 rad/s增加到700 rad/s，相应的突加不平衡的瞬态振幅从3.681×10-5m增大到4.531×10-5m，瞬态过程也逐渐变长。但是当转速为300rad/s时（见图3.18），转子系统突加不平衡响应的瞬态振幅较大且瞬态过程较短。由前面给出的计算参数，可以将含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统简单地看做一个单自由度系统，由此可以计算得到其固有频率为34.8691Hz，对应的转速为219.089rad/s，由此可知，当
[image: image726.wmf]w

=300rad/s时（见图3.18），转子转速靠近转子系统的临界转速，所以响应的系统响应的瞬态振幅要大。瞬态过程短则主要是由于在大的瞬态振幅下，浮环式挤压油膜阻尼器提供了更大的阻尼所致。
综上所述，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统，在远离临界转速的情况下，随着转速的增加瞬态振幅增加，瞬态过程变长；在靠近临界转速的时候，浮环式挤压油膜阻尼器能提供较大的阻尼，使转子系统快速的稳定下来。

3.5.3 浮动环质量对突加不平衡的影响
为了进一步研究浮环式挤压油膜阻尼器抑制突加不平衡的性能，选取不同的浮动环质量
[image: image727.wmf]F

m

=0.2kg，0.4kg，0.6kg，0.8kg，1.0kg，1.2kg，分别进行仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应，计算结果如图3.20所示，其中，转子系统的偏心距
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由1×10-5m增加到2×10-5m，转子转速取
[image: image729.wmf]s
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对比不同浮环质量时含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应可以看出，随着浮动环质量的增加，相应的突加不平衡的瞬态振幅从4.089×10-5m减小到3.929×10-5m；但是浮动环质量的增加对突加不平衡的瞬态过程的影响并不明显。由此可知，浮环质量的大小对瞬态振幅有着明显的影响规律，但是对瞬态过程的影响规律并不明显。
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3.5.4 滑油黏度对突加不平衡的影响
选取不同的滑油黏度
[image: image736.wmf]m

=1×10-3Pa.s，3×10-3Pa.s，7×10-3Pa.s，10×10-3Pa.s，分别进行仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应，计算结果如图3.21所示，其中，转子系统的偏心距
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由1×10-5m增加到2×10-5m，转子转速取
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对比图3.21以及图3.18（a）中突加不平衡响应可以看出，随着滑油黏度的增加，响应的突加不平衡的瞬态振幅从4.337×10-5m减小到3.795×10-5m；另外，突加不平衡的瞬态过程也明显变短。

3.6 浮环式挤压油膜阻尼器参数对减振性能的影响
仿真分析在不同浮环质量、油膜间隙和滑油黏度时，转子圆盘的位移响应，从而研究浮环式挤压油膜阻尼器参数对转子系统减振性能的影响，为了保证转子系统不出现双稳态响应，选择较小的转子圆盘的偏心距，
[image: image743.wmf]m

e

=2×10-5m。
3.6.1 浮环质量的影响
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选取浮环质量分别为0.1kg，0.3kg，0.5kg，0.7kg，0.9kg，1.1kg，1.3kg，1.5kg，1.7kg时，分别仿真计算得到含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统圆盘处的幅频响应曲线，如图3.22所示。

从图中可以看出，随着浮环质量的增加，转子圆盘的在第一阶临界转速时的位移响应变小。从而说明，浮动环在转子振动中起到了吸收振动的作用。因此，在浮环式挤压油膜阻尼器的设计中，可以考虑通过增加浮动环质量的方式，增强浮环式挤压油膜阻尼器减振的作用。

3.6.2 油膜间隙的影响

[image: image1720.wmf]1

w

选取浮环式挤压油膜阻尼器每层油膜的间隙分别为0.1mm，0.11mm，0.12mm，0.13mm，0.14mm，0.15mm，分别仿真计算得到含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统圆盘处的幅频响应曲线，如图3.23所示。

从图中可以看出，随着油膜间隙的增加，转子圆盘的在第一阶临界转速时的位移响应变大。由此可知，浮环式挤压油膜阻尼器的油膜间隙越小，则浮环式挤压油膜阻尼器将产生较大的阻尼，从而更好的抑制转子的振动。但是过小的油膜间隙，一方面，会导致浮环式挤压油膜阻尼器的油膜刚度和阻尼具有更高的非线性，另一方面，会对浮环式挤压油膜阻尼器的加工提出更高的要求。

3.6.3 滑油黏度的影响

[image: image1721.wmf]1

w

选取滑油黏度
[image: image744.wmf]m

分别为1×10-3Pa.s，2×10-3Pa.s，3×10-3Pa.s，4×10-3Pa.s，5×10-3Pa.s，6×10-3Pa.s，7×10-3Pa.s，8×10-3Pa.s，9×10-3Pa.s时，分别仿真计算得到含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统圆盘处的幅频响应曲线，如图3.24所示。

从图中可以看出，随着滑油黏度的增加，转子圆盘的在第一阶临界转速时的位移响应变小。由2.6.3节的分析可知，较小的温度对应于较大的滑油黏度，在大的滑油黏度的情况下，浮环式挤压油膜阻尼器具有较大的阻尼，从而增加了浮环式挤压油膜阻尼器的减振作用。
3.7 本章小结

本章建立了含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的动力学模型，仿真计算了含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的动力学响应，并与含传统挤压油膜阻尼器转子系统的动力学响应进行了对比分析，仿真结果表明：

（1）较大的圆盘质量偏心
[image: image745.wmf]m

e

和弹性支承的刚度
[image: image746.wmf]a

k

，以及较小的转子轴颈处的集中质量
[image: image747.wmf]B

m

容易导致含传统挤压油膜阻尼器的转子系统的响应出现双稳态。与含传统挤压油膜阻尼器的转子系统相比，圆盘质量偏心
[image: image748.wmf]m

e

和弹性支承的刚度
[image: image749.wmf]a

k

和轴颈处的集中质量
[image: image750.wmf]B

m

对含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统双稳态响应的影响规律相似，但是含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统相对不容易出现双稳态响应。

（2）在相同的转子系统参数条件下，与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制转子系统的非协调进动。在滑油黏度较小的情况下，含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统更容易出现非协调进动响应，且越小的滑油黏度，将会导致更大范围的非协调进动响应。选择合适质量的浮动环有利于浮环式挤压油膜阻尼器抑制转子系统的非协调进动响应。
（3）与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器对抑制突加不平衡更有效。浮动环的质量越大，突加不平衡的瞬态振幅则越小，但是浮动环质量的增加对突加不平衡的瞬态过程的影响并不明显。滑油黏度越大则突加不平衡的瞬态振幅越小，突加不平衡的瞬态过程也明显变短。

（4）浮环质量、油膜间隙和滑油黏度对浮环式挤压油膜阻尼器的减振性能有着明显的影响。浮环质量越大、油膜间隙越小、滑油黏度越大，浮环式挤压油膜阻尼器的减振性能越好，反之则越差。
第四章 含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-单转子系统动力学响应分析
在航空发动机的转子系统中，滚动轴承与挤压油膜阻尼器总是一起串联地安装在航空发动机中。另外滚动轴承作为转子系统中的一个强非线性部件，在进行航空发动机转子系统的动力学响应分析中具有明显地影响。因此，建立一个含滚动轴承-挤压油膜阻尼器-转子的动力学模型，对充分地研究航空发动机转子系统的动力学响应具有重要的意义。

为了研究含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的动力学响应，本章首先建立含传统的挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统动力学模型，然后在这个基础上，建立含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统动力学模型。并进一步研究分析在不同的转子系统参数的情况下，两种挤压油膜阻尼器对转子系统动力学响应的影响。

4.1 滚动轴承模型
随着科学技术的发展，航空发动机的性能不断提高。滚动轴承作为航空发动机转子系统广泛采用的一种支承，其力学特性对转子系统的动力特性有重要的影响，尤其是高速下更为显著。因此，在进行航空发动机转子系统动力学特性研究时，滚动轴承的影响应成为考虑的重要因素，本文对滚动轴承进行了建模。
4.1.1 深沟球轴承的结构与参数

[image: image1722.wmf]1

w

深沟球轴承也被叫作向心球轴承，其主要受到径向负荷，也就是与轴承旋转的轴线相垂直方向的作用载荷，它的主要参数如图4.1所示。令滚珠作为接触体Ⅰ，内、外环作为接触体Ⅱ。另外，令凹面为负值，凸面为正值。

由文献[151]知，深沟球轴承的主曲率
[image: image751.wmf]r

可分别表示为
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其中：
[image: image753.wmf]b

D

表示滚珠的直径。

内环：
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其中：
[image: image755.wmf]i

d

为内环滚道的直径；
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为内环的沟曲率半径。

外环：
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式中：
[image: image758.wmf]o

d

表示外环的滚道直径；
[image: image759.wmf]o

r

表示外环的沟曲率半径。

深沟滚珠轴承的主曲率
[image: image760.wmf]r
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和主曲率函数
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可分别表示为

滚珠和内环：
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滚珠和外环：
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4.1.2 弹性接触的赫兹理论
赫兹最早研究了两个弹性体的接触问题，在某些简化假设下求得接触面的压力分布以及物体内的应力。由于计算结果和试验很符合，表达形式也较简单，至今仍然是滚动轴承应力计算的主要方法[152]。他在分析中采用了如下假设：

（1） 接触物体只产生弹性变形，并服从虎克定律；

（2） 负荷要垂直于接触的表面，也就是说，接触表面；

（3） 接触面的尺寸与接触体表面的曲率半径相比很小。


根据赫兹接触理论，轴承中每个滚珠与内、外环接触力与变形的关系可表示为
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其中：
[image: image767.wmf]io
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分别表示滚珠和内外环之间的接触刚度。
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其中中：
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分别是
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和
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的函数，它们之间的关系见表4.1[151]。另外，
[image: image774.wmf]b

E

和
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表示滚珠材料的弹性模量和泊松比。

表4.1 
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的对应关系表
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	0.7169
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	0.6636
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	0.2427
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	0.5916
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	0.5551
	0.9994785
	0.17167
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	0.9998527
	0.11995

	0.7332
	0.8394
	0.983797
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根据表4.1中的数据并利用插值方法，可以获得不同的
[image: image784.wmf]()

F

r

相对应地
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。表4.2是陶瓷和轴承钢的材料参数表，将其代入（4.10）式和（4.11）式，可得轴承滚珠与内、外环之间接触刚度的表达式，见表4.3。
表4.2 陶瓷和轴承钢的材料参数表

	材料参数
	轴承钢
	陶瓷（
[image: image786.wmf]34

SiN

）

	弹性模量
[image: image787.wmf]E

(N/m2)
	2.07e11
	3.2e11

	泊松比
[image: image788.wmf]u


	0.3
	0.26

	密度
[image: image789.wmf]r

(kg/m3)
	7800
	3200


表4.3 轴承滚珠与内、外环之间接触点的刚度表

	滚珠与套圈之间接触点的刚度(N/mm3/2)
	钢轴承
	陶瓷轴承
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由Hertz接触理论，可知滚动轴承的Hertz接触刚度：
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                    （4.12）
以滚动轴承JIS6306[153]为例，计算该滚动轴承的Hertz接触刚度
[image: image797.wmf]n
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，该轴承相关的几何尺寸见表4.4。
表4.4 JIS6306滚动轴承主要参数

	滚珠直径
[image: image798.wmf]b
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/mm
	内环沟曲率半径
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/mm
	外环沟曲率半径
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/mm
	内环滚道直径
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/mm
	外环滚道直径
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/mm
	外圈半径R/mm
	内圈半径r/mm
	滚珠个数
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	11.9062
	6.013
	6.310
	52.12
	51.29
	63.9
	40.1
	8


根据表4.1中的数据并利用线性插值的方法，可以获得不同的
[image: image804.wmf]()

F

r

相对应地
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，然后利用表4.3中钢轴承滚珠与套圈之间接触点的刚度可以计算得到
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和
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，并代入公式4.12，可以得到滚动轴承的Hertz接触刚度
[image: image808.wmf]n

K

，将表4.1中的相关参数代入公式可以计算得到。Hertz接触刚度
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=13.635×109N/m3/2。由文献[154]知JIS6306的Hertz接触刚度
[image: image810.wmf]n

K

=13.34×109N/m3/2，这主要是由于插值方法不同带来的差别。
4.1.3滚动轴承的运动学分析

图4.2为滚动轴承模型示意图，滚动轴承由内圈、外圈、滚动体及保持架组成，外圈通过滚动体对内圈的作用力是由于他们的弹性变形产生的弹性力。假定滚珠在内外圈的滚道内等距分布，滚道没有弯曲挠度，滚珠在滚道内是完全滚动的，所以滚珠与外、内圈的接触点处有不同的线速度，由此可以推出滚珠中心的速度[150, 155-157]。

[image: image1725.wmf]3
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分析轴承内部的简单运动学关系时，采用如下假设：

1 轴承零件为刚体，不考虑接触变形的影响；

2 滚珠沿套圈滚道为纯滚动，滚珠表面与内、外圈表面接触点的速度和内、外圈滚道对应点的速度相等；

3 不考虑润滑油膜的作用。

由于轴承中滚珠在内外滚道之间等距排列，滚珠与滚道之间为纯滚动。设一滚珠与外圈接触点的线速度为
[image: image811.wmf]Out

V

，与内圈接触点的线速度为
[image: image812.wmf]In

V

，轴承外圈的旋转角速度为
[image: image813.wmf]Outer

w

，轴承内圈的旋转角速度为
[image: image814.wmf]Inner

w

，外滚道半径为R，内滚道半径为r，则
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则，保持架(即滚珠中心)线速度为：
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，所以，保持架的角速度为：
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由于内圈固定在轴上，故有
[image: image820.wmf]Rotor
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，所以，设轴承的滚珠个数为
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，则VC频率即为滚珠通过频率，有
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所以有
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其中，
[image: image824.wmf]BN

值是和轴承参数有关的系数，取决于轴承参数。根据表4.4轴承参数和式（4.16），可以计算得到滚动轴承JIS6306的
[image: image825.wmf]BN

值为3.08。
4.1.4滚动轴承的载荷分析

在保证足够计算精度和简化模型的基础上，假设轴承没有局部缺陷和分布缺陷，滚珠等距离分布在内、外圈滚道之间，并以相等速度在内外圈滚道内滚动，并做如下假设[152]：

1 滚珠和滚道间的弹性接触满足赫兹理论；

2 不考虑润滑油的非线性影响；

3 滚珠和内圈、滚珠和外圈滚道的接触角相等，且很小，由于内外圈的旋转作用在滚珠上的离心力可以忽略；

4 内圈和外圈的是刚性的，不考虑内外圈的变形。

图4.2是一个球轴承的模型，轴承的内、外圈滚道是与滚珠相互接触的，在每一个接触点，由于是赫兹接触，滚珠－滚道间的接触变形产生了一个具有非线性特性的恢复力。

设第j个滚珠处的接触角度为
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，有
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，则，设内圈中心在X和Y方向产生振动位移分别为x和y，同时假设轴承间隙为
[image: image828.wmf]0
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，则第j个滚珠与滚道的法向接触变形量为：
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由非线性赫兹接触理论，可以得到由于滚动接触，第j个滚珠与滚道所产生的接触压力
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，同时考虑到滚珠与滚道间只能产生法向正压力，所以只有
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时才有作用力，利用亥维塞函数
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[image: image834.wmf]j
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在X和Y方向的分量为：
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所以，滚动轴承所产生的轴承力为： 
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4.2 含传统挤压油膜阻尼器-滚动轴承的转子系统

建立含传统浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统动力学模型，为后面进一步与含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的动力学响应进行的对比分析提供基础。
4.2.1 含传统挤压油膜阻尼器的转子系统的动力学模型建模
图4.3为传统挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型，模型中将一个对称的Jeffcott转子通过滚动轴承支承在两个相同的挤压油膜阻尼器上，充分考虑转子、挤压油膜阻尼器以及滚动轴承间的相互耦合作用。在图4.3（b）中，—○—表示滚动轴承非线性的非线性刚度；—||—表示挤压油膜的非线性油膜刚度和阻尼。
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(a) 结构示意图                         (b) 力学模型图

图4.3 含传统挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型

根据牛顿第二定律，可建立如下动力学方程：
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其中，
[image: image838.wmf]D

m

表示转子圆盘处的集中质量，
[image: image839.wmf]D

c

是由于空气动力学产生在转子圆盘处的黏性阻尼，
[image: image840.wmf]S

k

是转子轴的刚度，
[image: image841.wmf]g

为重力加速度，(xD, yD)是圆盘在固定坐标系中的坐标，(xB, yB)表示转子轴径在固定坐标系中的坐标，(xO, yO)表示滚动轴承外圈在固定坐标系中的坐标，
[image: image842.wmf]m

e

是圆盘的质量偏心，(·)表示d/dt算子，
[image: image843.wmf]w

表示转子转速，
[image: image844.wmf]B

m

是转子在阻尼器处的集中质量，
[image: image845.wmf]a

k

是弹性支承的刚度，
[image: image846.wmf]O

m

表示滚动轴承外圈处的集中质量，
[image: image847.wmf]Bx

f

和
[image: image848.wmf]By

f

是转子轴承处在x和y方向上轴承对轴径的力。
[image: image849.wmf]Sx

f

和
[image: image850.wmf]Sy

f

是挤压油膜阻尼器在x和y方向产生的油膜力。
4.2.2计算参数和方法
本文参照文献[75, 154]的参数，转子系统的参数选取如下：
[image: image851.wmf]D

m

=5kg，
[image: image852.wmf]D

c

=2.4867N.s/m，
[image: image853.wmf]S

k

=1.2×106N/m，
[image: image854.wmf]m

e

=4×10-5m， 
[image: image855.wmf]B

m

=0.5kg， 
[image: image856.wmf]a

k

=3×105 N/m，
[image: image857.wmf]O

m

=0.1kg，R=0.03m，L=8.3×10-3m，CT=2×10-4m，
[image: image858.wmf]m

=5×10-3Pa.s，轴承间隙
[image: image859.wmf]0

g

=5μm。

由于系统具有很强的非线性，本文利用四阶龙格库塔法对含挤压油膜阻尼器的转子系统的动力响应进行计算分析。在仿真计算时，以前一个（较小）转速的稳态响应结果作为下一个（较大）转速仿真计算的初始值，模拟加速过程，从而得到转子响应在加速过程中的渐近稳态响应结果；同理，以较大转速的仿真计算得到的渐近稳态响应结果，作为下一个较小转速仿真计算的初始值，可以得到减速过程的渐近稳态响应结果[14, 75]。

4.2.3滚动轴承模型验证分析

为了验证本文所建的模型中滚动轴承模型的正确性，本文的计算结果与文献[154]的结果进行对比验证。图4.4（a）和图4.5(a)为在转速为300r/min时，Mevel在文献[154]中计算得到的转盘处x方向和y方向的振动位移；图4.4(b)和图4.5(b）为在转速为300r/min时，利用本文建立的挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型，仿真计算得到的转盘处x方向和y方向的振动位移。通过对比，可以发现计算结果非常一致，振动幅值上的区别主要是由于文献[154]中没有考虑挤压油膜阻尼器的影响等因素产生的。从图4.4（c）和图4.5（c）可以看出，振动表现出滚珠通过频率
[image: image860.wmf]VC

w

，该频率为旋转频率的
[image: image861.wmf]BN

倍，BN值见第4.1.3节。
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时间t/s                      时间t/s                    倍频

(a)文献[154]Mevel计算结果         (b)本文计算结果             (c)频谱图
[image: image1751.wmf]1

N

[image: image1752.wmf]2

N

[image: image1753.wmf]1

2

N

图4.4 转子圆盘处x向响应（转速为300r/min）
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(a)文献[154]Mevel计算结果      (b)本文计算结果             (c)频谱图
图4.5 转子圆盘处y向响应（转速为300r/min）

4.2.4 挤压油膜阻尼器的模型验证分析
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为了验证本文模型中挤压油膜阻尼器模型的合理性，本节将利用挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型的仿真计算结果与文献[75]以及第3.1.3节的计算结果进行对比验证分析。本节的计算结果如图4.6所示献，图中带黑色圆圈的曲线和带黑色点的曲线分别表示利用数值积分方法得到的加速过程和减速过程的结果，
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表示轴颈的偏心率，
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表示转速比，
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从图4.6可以看出，含挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统的计算结果与图3.2结果总体上是一致的。从图3.2(a)和（b）可以看出，当转速比
[image: image872.wmf]l

在[0.5，0.53]范围内时，转子系统会出现双稳态响应。但是图4.6双稳态的响应区域为[0.48，0.51]，与图3.2相比，双稳态的响应区域向
[image: image873.wmf]l

较小的方向偏移。这主要是由于本节所建转子系统的计算模型中考虑滚动轴承的影响，与文献[75]的计算模型相比，由于串联了滚动轴承，转子系统的支承刚度相对变小，从而影响了双稳态响应的区域，这个规律与文献[4]得出的结论是一致的，进一步验证了本文所建模型的正确性。

4.3 含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承的转子系统

图4.7为含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型，模型中将一个对称的Jeffcott转子通过滚动轴承支承在两个相同的浮环式挤压油膜阻尼器上，充分考虑转子、浮环式挤压油膜阻尼器以及滚动轴承间的相互耦合作用,令浮环式挤压油膜阻尼器内外层油膜的间隙相等，即C1 =C2，在图4.7（b）中，—○—表示滚动轴承非线性的非线性刚度；—||—表示挤压油膜的非线性油膜刚度和阻尼。
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(a) 结构示意图                       (b) 力学模型图
图 4.7 含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型
由此可得到含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统的运动方程组（4.22），方程组中各参数的意义与方程组（4.21）中相同，另外，令2C1=2C2=CT=0.2mm。
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4.4 双稳态响应分析

4.4.1 双稳态响应的对比分析
含传统挤压油膜阻尼器或浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的动力学响应可以通过求解方程（4.21）或方程（4.22）得到，相应的幅频响应曲线如图4.8所示，其中
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表示转子轴颈处的位移，
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。为了对比传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器的特性，方程（4.21）和方程（4.22）选取相同的计算参数。
图4.8（a）和（b）分别表示含传统挤压油膜阻尼器转子系统轴颈和转子圆盘处的位移响应，从图中可以看出，在最大的位移响应附近有明显的双稳态响应。图4.8（c）和（d）分别表示含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统轴颈和圆盘处的位移响应，图中并没有出现双稳态响应。因此，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制转子系统的双稳态响应。另外，从图4.8中可以看出，与含传统挤压油膜阻尼器转子系统的响应相比，含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在轴颈或圆盘处的位移响应都比较小。由此可知，浮环式挤压油膜阻尼器具有更好的减振效果。
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(a)轴颈处位移响应                      (b)圆盘处位移响应
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(c)轴颈处位移响应                      (d)圆盘处位移响应

图4.8 含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统的位移响应（2C1=CT）

为了更深入地研究浮环式挤压油膜阻尼器的特性，进一步计算了当C1=CT时，含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的位移响应，计算结果如图4.9所示。从图中可以看出，转子系统的位移响应中没有出现双稳态，但是与图4.8相比，转子系统的位移响应明显变大。因此，对于浮环式挤压油膜阻尼器来说，过大的油膜间隙虽然不能导致系统产生双稳态响应，但是会导致浮环式挤压油膜阻尼器的减振性能降低。
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(a)轴颈处的位移响应                           (b)圆盘处的位移响应
图4.9 含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子耦合系统的位移响应（C1=CT）
4.4.2 弹性支承刚度的影响

为了研究转子的弹性支承刚度对含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统双稳态响应的影响，本节仿真计算了不同弹性支承刚度情况下转子响应的幅频曲线。由图4.8知，当
[image: image887.wmf]a

k

=3×105N/m时转子系统的响应并没有出现双稳态响应。因此，继续增加转子弹性支承刚度的大小。仿真计算转子弹性支承刚度
[image: image888.wmf]a

k

=1.1×106N/m和
[image: image889.wmf]a

k

=1.2×106N/m时的幅频响应曲线，如图4.10所示。从图中可以看出，当
[image: image890.wmf]a

k

=1.1×106N/m时，转子系统的幅频响应曲线没有出现双稳态响应。由3.3.2节的分析可知，当
[image: image891.wmf]a

k

=1.1×106N/m时，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统（不含滚动轴承）将会出现双稳态响应。与含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统（不含滚动轴承）相比，含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统由于串联了滚动轴承，使得转子系统的支承刚度相对变小，从而使得含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统在
[image: image892.wmf]a

k

=1.1×106N/m的时候没有出现双稳态响应，但是当弹性支承刚度
[image: image893.wmf]a

k

=1.2×106N/m时，转子系统出现了双稳态响应。由此可知，对于含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统，弹性支承的刚度越大，转子系统越容易出现双稳态响应，这与3.3.2节的结论也是一致的。
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(a) 
[image: image898.wmf]a

k

=1.1×106N/m                           (b) 
[image: image899.wmf]a

k

=1.2×106N/m
图4.10含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的轴颈响应（不同的弹性支承刚度）
4.4.3 不平衡量的影响

为了研究转子圆盘不平衡量对含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统双稳态响应的影响，本节仿真计算了不同圆盘偏心量情况下转子响应的幅频响应曲线。由图4.8知，当
[image: image900.wmf]m

e

=4×10-5m时转子系统的响应并没有出现双稳态响应。因此，继续增加转子圆盘偏心量的大小。转子圆盘偏心量
[image: image901.wmf]m

e

=6×10-5m和
[image: image902.wmf]m

e

=7×10-5m时的幅频响应曲线，如图4.11所示。
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（a）
[image: image907.wmf]m

e

=6×10-5m                         （b）
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e

=7×10-5m
图4.11含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的轴颈响应（不同的圆盘质量偏心）

从图中可以看出，当
[image: image909.wmf]m

e

=7×10-5m时，转子系统的幅频响应曲线出现了双稳态响应。由3.3.2节的分析可知，当
[image: image910.wmf]m

e

=6×10-5m时，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统将会出现双稳态响应。与含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统相比，含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统由于串联了滚动轴承，使得转子系统的支承刚度相对变小，从而使得含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统在
[image: image911.wmf]m

e

=6×10-5m的时候没有出现双稳态响应，这同样说明弹性支承的刚度越小，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统更不容易出现双稳态，这与3.3.2节的结论也是一致的。

4.5 双稳态响应的试验研究
4.5.1 试验设备介绍

为了研究传统挤压油膜阻尼器与浮环式挤压油膜阻尼器的动力特性，设计和加工了含浮环式挤压油膜阻尼器（或传统挤压油膜阻尼器）-滚动轴承的转子系统试验台，如图4.12所示，其中供油系统与第三章中双向激励试验器的相同[158]。
试验器动力为QF－6型航空直流电机，最大功率3.5马力，最大转速约9000
[image: image912.wmf]rpm

。电机的励磁电流由一台可控硅充电机提供，电枢电流分别由两台可控硅整流器提供，调节供电电流可改变电机转速。利用电磁传感器测试转速齿轮的频率，并用频率计数器进行转速监测。转轴挠度利用电涡流位移传感器测量。
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(a)实物图                           (b) 剖面图
图4.12含挤压油膜阻尼器-滚动轴承-基座的转子系统
4.5.2 双稳态响应试验

为了研究含浮环式挤压油膜阻尼器的双稳态特性，在相同的供油压力下，我们分别对含有油膜间隙为0.2mm的传统挤压油膜阻尼器和两层油膜间隙均为0.1mm浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统进行了稳态加速和稳态减速的试验，使转子通过一阶临界转速。试验结果如图4.26和图4.13所示。

图4.26表示含油膜间隙为0.2mm的传统挤压油膜阻尼器的转子系统的稳态加速和减速过程，并进行稳态响应分析。从图中可以看出，当转子转速在临界转速附近时，转子的响应幅值在加速和减速时有比较大的差异。图4.13(a)中，转子在x向的幅值响应在2244转/分、2294转/分、2364转/分时双稳态现象比较明显；图4.13(b)中，转子在y向的幅值响应在2294转/分、2364转/分时双稳态现象比较明显。

图4.14表示含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的稳态加速和减速过程，并进行稳态响应分析。对比图4.13可以看出，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统在临界转速附近时，转子的响应幅值在加速和减速时非常接近，并没有出现双稳态响应。


4.6 非协调进动响应分析
4.6.1对比分析

为了研究浮环式挤压油膜阻尼器的特性，仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统响应的分岔图，并结合频谱图、poincare图和轴心轨迹图等来分析转子系统的非线性响应。图4.15（a）表示含传统挤压油膜阻尼器转子系统响应的分岔图；图4.11（b）表示含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统响应的分岔图。

从图4.15(a)中可以看出，在含传统挤压油膜阻尼器转子系统的响应中，转子的运动起初为周期运动(如图4.16（a）所示)，当转速在1300rad/s左右时，转子进入拟周期运动，在频谱图上表现为不等间隔的离散谱线(图4.17(a))，而且在Poincaré映射图上表现为封闭的曲线(图4.17(b))，转子系统第一次进入拟周期运动的转速区间为(1150 rad/s~1400 rad/s)；随着转速的增加，转子系统又进入了周期运动(如图4.18所示)，继续增加转速，转子则又进入了拟周期窗口(1750 rad/s~3000 rad/s)，如图4.19所示。
[image: image915.png]x10”

2
1
0 : o]
[ | | T T
2
i} 1000 2000

3000



     [image: image916.png]1000 2000 3000




转速ω (rad/s)                              转速ω (rad/s)

(a) 传统挤压油膜阻尼器                    (b) 浮环式挤压油膜阻尼器

图 4.15 随转速变化的转子系统响应分岔图
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          倍频                    xD(×10-5m)                  xD(×10-5m)

(a)频谱图             (b) Poincaré映射图          (c)轴心轨迹图

图4.16 
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=500rad/s时转子加速过程中系统响应
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          倍频                    xD(×10-5m)                  xD(×10-5m)

(a)频谱图             (b) Poincaré映射图          (c)轴心轨迹图

图4.17 
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=1300rad/s时转子加速过程中系统响应
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          倍频                    xD(×10-5m)                  xD(×10-5m)

(a)频谱图             (b) Poincaré映射图          (c)轴心轨迹图

图4.18 
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=1600rad/s时转子加速过程中系统响应
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          倍频                    xD(×10-5m)                  xD(×10-5m)

(a)频谱图             (b) Poincaré映射图          (c)轴心轨迹图

图4.19 
[image: image932.wmf]w

=2500rad/s时转子加速过程中系统响应
从图4.15（b）中可以看出，含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统在转速范围为0~3000rad/s时，主要为周期运动。由此可知，与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器能更有效地抑制转子系统的非协调进动。
4.6.2 弹性支承刚度的影响
为了研究弹性支承刚度对含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统非协调进动响应的影响，分别选取不同的弹性支承刚度进行仿真计算。由前面的分析知，当
[image: image933.wmf]a

k

=3×105 N/m时，转子系统没有出现非协调进动。因此，下面分别选取
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k

=1×105N/m，
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k

=2×105N/m，
[image: image936.wmf]a

k

=6×105N/m，
[image: image937.wmf]a

k

=1.2×106N/m四个刚度值进行仿真计算。
由图4.20可以看出，当弹性支承刚度较小时，转子系统没有出现非协调进动响应；当弹性支承刚度较大时，转子系统出现了非协调进动响应。而且随着弹性支承刚度的增加，非协调进动响应的转速范围明显增加。从图4.20（c）可以看出，当
[image: image938.wmf]a

k

=6×105N/m时，转子系统在转速为2700rad/s时出现了非协调进动响应；从图4.20（d）可以看出，当
[image: image939.wmf]a

k

=1.2×106N/m时，转子系统在转速为2100rad/s时便出现了非协调进动响应。由此可知，较大的弹性支承刚度会增加转子系统非协调进动响应的范围。
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转速ω (rad/s)                           转速ω (rad/s)

(c) 
[image: image946.wmf]a
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=6×105 N/m                    (d) 
[image: image947.wmf]a

k

=1.2×106 N/m
图 4.20 不同支承刚度时的分岔图
4.6.3 浮动环质量的影响
为了研究浮动环质量对含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统非协调进动响应的影响，分别选取不同的浮动环的质量进行仿真计算。由前面的分析知，当
[image: image948.wmf]B
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=0.5kg且
[image: image950.wmf]a

k

=6×105N/m时，转子系统在
[image: image951.wmf]w

=2700rad/s时出现非协调进动。因此，下面分别选取浮动环质量大于和小于0.5kg的值进行仿真计算，仿真结果如图4.21所示。
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图 4.21 不同浮环质量的分岔图 (
[image: image964.wmf]a

k

=6×105 N/m)

从图4.21中可以看出，当
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m
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m

时，浮动环的质量明显地影响着转子系统非协调进动响应出现的转速范围。浮动环的质量越小，转子系统出现非协调进动响应的起始转速就越小，也就是说转子系统更容易出现非协调进动响应。当
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m

>
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时，转子系统的响应中只有周期运动而没有出现非协调进动响应。

为了更加清楚地研究浮动环的质量对转子系统非协调进动响应的影响，选取
[image: image969.wmf]a

k

=1.2×106 N/m时，仿真计算转子系统响应的分岔图，进一步分析浮动环质量对转子系统非协调进动响应的影响，如图4.22所示。

根据图4.22可以看出，当
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且
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=1.2×106 N/m，转子系统出现非协调进动响应的转速范围随着浮动质量的增加而增加，这个规律与
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=1.2×106 N/m时浮动环质量对转子的影响规律相同。然而，当
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时，浮动环的质量对转子系统出现的非协调进动响应的影响规律并不明显。
综上所述，当
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时，转子系统出现非协调进动响应的转速范围随着浮动质量的增加而增加；当
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时，浮动环的质量对转子系统出现的非协调进动响应的影响规律并不明显。
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图 4.22 不同浮环质量的分岔图 (
[image: image992.wmf]a

k

=1.2×106 N/m)
4.6.4 滚动轴承间隙的影响分析

滚动轴承间隙是指在无载荷的情况下，轴承内外环间所能移动的最大距离，作径向移动者称为径向间隙，作轴向移动者称为轴向间隙。文中的转子系统主要考虑了横向振动，因此，在滚动轴承建模的时候没有考虑径向间隙的影响。滚动轴承的径向间隙又分为原始间隙、安装间隙和工作间隙。通常，轴承的原始径向间隙大于轴承工作时的间隙，轴承的径向间隙对轴承的寿命、温升和噪声等都有很大的影响。然而，滚动轴承间隙容易收到内圈的膨胀和外圈的收缩导致间隙变小，轴承内外圈的温度差以及相关部件热膨胀导致间隙的变化，另外轴承等级选择的不同，也会对应不同的轴承间隙。严格地说，轴承的额定载荷是随间隙的大小而变化的，轴承样本中所列的额定载荷是工作间隙为零时的载荷数值，由此可知，转子系统在实际的工作情况下，很难准确的知道滚动轴承间隙值的具体大小[159]，因此，研究和了解转子在不同滚动轴承间隙下的响应，更有利于全面的了解转子系统的运行情况。
为了研究滚动轴承的间隙对含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统非协调进动响应的影响，分别选取不同的滚动轴承的间隙进行仿真计算。由图4.20（d）知，当滚动轴承的间隙
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=5μm时，转子系统在
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=2100rad/s时出现非协调进动。因此，下面分别选取
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=15μm，
[image: image997.wmf]0
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=20μm和
[image: image998.wmf]0

g

=25μm的值进行仿真计算，仿真结果如图4.23所示。

对比图4.20（d）和图4.23中可以看出，滚动轴承的间隙明显地影响着转子系统非协调进动响应出现的转速范围。滚动轴承的间隙越大，转子系统出现非协调进动响应的起始转速就越小，也就是说转子系统更容易出现非协调进动响应；反之，转子系统则不容易出现非协调进动响应。
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(c) 
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图 4.23 不同滚动轴承间隙时的分岔图

4.7 突加不平衡的响应分析
4.7.1 突加不平衡响应的对比分析
为了对比分析在含挤压油膜阻尼器（浮环式挤压油膜阻尼器）-滚动轴承-转子系统中，传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器抑制不平衡的能力，分别仿真计算含传统挤压油膜阻尼器转子系统与含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统在突加不平衡时的响应，仿真结果如图4.24和4.25所示，其中
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。在进行仿真计算时，计算参数参照3.1.2节选取，另外，转子系统的偏心距
[image: image1008.wmf]m

e

由1×10-5m增加到2×10-5m，转子转速取
[image: image1009.wmf]s
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，浮动环的质量
[image: image1010.wmf]F

m

=0.5kg。从图4.24中可以看出，当转子系统突加不平衡后，转子系统在1s之内仍未达到稳定状态；而从图4.25中可以看出，在含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统中，转子系统在0.5s左右时转子系统达到了稳定状态。另外，从这两个图中可以看出，含传统挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的瞬态振幅为4.9×10-5m，而含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的瞬态振幅为4.308×10-5m。由此可知，含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统瞬态振幅更小，瞬态过程更短。因此，与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器对抑制突加不平衡更有效。
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（a）转子位移幅值响应                     （b）轴心轨迹

图4.24 含传统挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应
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（a）转子位移幅值响应                     （b）轴心轨迹

图4.25 含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应

4.7.2 浮动环质量的影响

为了进一步研究浮环式挤压油膜阻尼器抑制突加不平衡的性能，选取不同的浮动环质量
[image: image1013.wmf]F

m

=0.2kg，0.4kg，0.6kg，0.8kg，1.0kg，2kg，分别进行仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应，计算结果如图4.26所示，其中，转子系统的偏心距
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由1×10-5m增加到2×10-5m，转子转速取
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对比不同浮环质量时含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应可以看出，随着浮动环质量的增加，突加不平衡的瞬态振幅从4.38×10-5m逐渐变小到3.947×10-5m；另外，浮动环质量的增加在一定程度山也减小了突加不平衡的瞬态过程。由此可知，浮环质量的越大，越能增强浮环式挤压油膜阻尼器抑制突加不平衡的能力。
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图4.26含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应（不同浮环质量）

4.7.3 滚动轴承间隙的影响

为了研究滚动轴承间隙对浮环式挤压油膜阻尼器抑制突加不平衡能力的影响，选取不同的滚动轴承间隙
[image: image1028.wmf]0

g

=3μm，4μm，6μm，7μm，8μm，9μm，分别进行仿真计算含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应，计算结果如图4.27所示，其中，转子系统的偏心距
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图4.27含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应（不同滚动轴承间隙）

对比不同滚动轴承时含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应可以看出，在滚动轴承间隙为5μm左右时，滚动轴承间隙对突加不平衡响应的影响并不明显，但是随着滚动轴承间隙的增加，突加不平衡的瞬态振幅从4.548×10-5m增加到4.906×10-5m。由此可知，较小的滚动轴承间隙对转子系统突加不平衡响应的影响并不大，但是过大的滚动轴承间隙将导致突加不平衡的瞬态振幅增大。

4.8 本章小结

本章建立了含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的动力学模型，其中，充分考虑挤压油膜的非线性油膜力以及滚动轴承的非线性赫兹接触力和轴承间隙，仿真计算了转子系统的动力学响应，并与含传统挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的动力学响应进行了对比分析，结果表明：

（1）对于较大的弹性支承的刚度
[image: image1043.wmf]a

k

、圆盘质量偏心
[image: image1044.wmf]m

e

和较小的转子轴颈处的集中质量
[image: image1045.wmf]B

m

，含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统将容易出现双稳态响应。

（2）在相同的转子系统参数条件下，与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制转子系统的双稳态响应。另外，较大的弹性支承刚度或者不平衡量均容易导致含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统出现双稳态响应。这些规律与第三章中的结论是类似的。在浮环式挤压油膜阻尼器（或传统挤压油膜阻尼器）-滚动轴承-转子试验台上，分别测试了转子系统在安装传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器的位移响应，试验结果表明，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制转子系统的双稳态响应。
（3）在相同的转子系统参数条件下，与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制转子系统的非协调进动响应。另外，弹性支承刚度对含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的非协调进动响应的影响明显。弹性支承的刚度越大，含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统越容易出现非协调进动响应。当浮动环的质量不大于轴颈处的质量时，浮动环的质量越大，含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统越不容易出现非协调进动响应；当浮动环的质量大于轴颈处的集中质量时，浮动环对转子系统的非协调进动响应的影响规律并不明显。滚动轴承的间隙明显地影响着转子系统非协调进动响应出现的转速范围。滚动轴承的间隙越大，转子系统出现非协调进动响应的起始转速就越小，也就是说转子系统更容易出现非协调进动响应。

（4）在相同的转子系统参数条件下，与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制转子系统的突加不平衡响应。另外，浮环质量的越大，浮环式挤压油膜阻尼器抑制突加不平衡的能力越强。在滚动轴承的间隙较小的情况下，滚动轴承的间隙对转子系统的突加不平衡响应的影响并不大，但是太大的滚动轴承的间隙将导致突加不平衡的瞬态振幅增大。
第五章 浮动环带弹性支承的浮环式挤压油膜阻尼器动力特性分析
美国的Moraru和Fleming，澳大利亚的JYZhao和EJHahn，国内的洪杰和马艳红等也进行了浮动环带弹性支承的浮环式挤压油膜阻尼器进行了研究，该型阻尼器与前面研究的FSFD相似，它又可以分为两类，分别是单层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器（Floating-ring Squeeze Film Damper with Single Layer Film，简称FSFDS）和双层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器（Floating-ring Squeeze Film Damper with Double Layers Film，简称FSFDD）。下面分别对这两种浮环式挤压油膜阻尼器进行动力学建模，并与传统挤压油膜阻尼器和FSFD的动力学特性进行对比分析。
5.1 浮动环带弹支的单层油膜浮环式挤压油膜阻尼器的动力特性分析

5.1.1 浮动环带弹支单层油膜浮环式挤压油膜阻尼器模型

浮动环带弹支单层油膜浮环式挤压油膜阻尼器（FSFDS）的内层油膜与前面浮环式挤压油膜阻尼器模型类似，浮动环的外面没有挤压油膜，而是被弹性支承II和另外增加的阻尼代替，结构模型如图5.1所示，它可以同金属橡胶或其它形式为浮动环提供刚度和阻尼。为了研究含FSFDS-滚动轴承-转子系统的动力学特性，将一个对称的Jeffcott转子支撑在滚动轴承上并与FSFDS联结在一起，如图5.2所示。









(a) 结构示意图                       (b) 力学模型图
图 5.2 含FSFDS-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型
根据含FSFS-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型的结构示意图和力学模型图，可以得到转子系统的运动方程组
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方程组中的参数与第四章相同，另外，
[image: image1047.wmf]II

a

k

表示连接浮动环弹性支承的刚度，
[image: image1048.wmf]F

c

表示浮动环外面另加的阻尼。
5.1.2计算参数和方法

本文参照第四章和文献[118]的计算参数，转子系统的参数选取如下：
[image: image1049.wmf]D

m

=5kg，
[image: image1050.wmf]D

c

=2.4867N.s/m，
[image: image1051.wmf]S

k

=1.2×106N/m，
[image: image1052.wmf]m

e

=4×10-5m， 
[image: image1053.wmf]B

m

=0.5kg， 
[image: image1054.wmf]a

k

=3×105 N/m，
[image: image1055.wmf]O

m

=0.1kg，R=0.03m，L=8.3×10-3m，C=2×10-4m，
[image: image1056.wmf]m

=5×10-3Pa.s，轴承间隙
[image: image1057.wmf]0

r

=5μm，浮动环外面的阻尼
[image: image1058.wmf]F

c

=100 N.s/m，
[image: image1059.wmf]II

a

k

=2×105 N/m。
5.1.3 双稳态响应分析

5.1.3.1 浮动环外加阻尼的影响分析

由第4.4.1节的分析可知，在油膜间隙C=2×10-4m，
[image: image1060.wmf]m

e

=4×10-5m的情况下，含传统挤压油膜阻尼器转子系统出现了双稳态响应。为了对比分析传统挤压油膜阻尼器和带弹性支承单层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器特性，选择与传统挤压油膜阻尼器相同的油膜参数和转子参数。为了研究浮动环外加阻尼
[image: image1061.wmf]F

c

对转子系统双稳态响应的影响，本节仿真计算了不同浮动环外加阻尼
[image: image1062.wmf]F

c

时转子系统的稳态位移响应曲线，如图5.3所示。

从图中可以看出，当浮动环外加阻尼较小的情况下，转子系统出现了双稳态响应，如图5.3（a）和（b）所示；随着浮动环外加阻尼的增加，转子系统不再出现双稳态响应。对比不同浮动环外加阻尼情况时转子系统的响应可以看出，随着浮动环外加阻尼的增加，转子系统双稳态响应逐渐消失，而且最大位移响应也在逐渐的变小。但是与图4.8相比，转子系统的响应位移仍然较大。
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转速比
[image: image1065.wmf]l

                             转速比
[image: image1066.wmf]l


(a) 
[image: image1067.wmf]F

c

=10 N.s/m                          (b) 
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转速比
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转速比
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                              转速比
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(e) 
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=200 N.s/m                         (f) 
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c
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图5.3 不同浮环外加阻尼对双稳态响应的影响（含FSFDS转子系统）

5.1.3.2 浮动环弹性支承的影响分析

为了分析浮动环弹性支承对转子系统双稳态响应的影响，本节仿真计算了不同浮动环弹性支承情况下，转子系统稳态响应曲线，如图5.4所示，其中
[image: image1081.wmf]F

c

=100N.s/m。

从图中可以看出，在浮环弹性支承刚度较大的情况下（如
[image: image1082.wmf]II

a

k

=3×105 N/m，
[image: image1083.wmf]II

a

k

=6×105 N/m，
[image: image1084.wmf]II

a

k

=1.2×106 N/m），含FSFDS的转子系统也会出现双稳态响应。但是当浮环的弹性支承刚度较小的情况下，转子系统没有出现双稳态响应，如图5.4(a)所示。由此可知，可以通过调节浮环弹性支承的刚度，使得转子系统在一定的参数范围内避免双稳态响应。对比不同浮环弹性支承刚度下的转子系统的响应，可以看出，随着浮环弹性支承刚度的减小，转子系统的双稳态响应可以在一定程度上得到抑制，但是对比它们在临界转速处的位移响应可知，减小浮环弹性支承刚度之后，转子系统的响应幅值随之增大。因此，含FSFDS的转子系统可以增加转子系统在临界转速处的响应位移为代价来抑制转子系统的双稳态响应的，这与文献[118]的结论是一致的。
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转速比
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转速比
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(c) 
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k
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图5.4 不同浮环支承对双稳态响应的影响（含FSFDS转子系统）
5.1.4 非协调进动响应

5.1.4.1 浮动环外加阻尼的影响

为了研究浮动环弹性支承刚度对含转子系统非协调进动响应的影响，分别选取不同的浮动环外加阻尼进行仿真计算，仿真结果如图5.5所示，其中
[image: image1097.wmf]II

a

k

=2×105 N/m。

从图中可以看出，随着浮动环外加阻尼的增加，转子系统的非协调进动的起始速度逐渐变大，由此可以看出，浮动环外加阻尼越大，转子系统越不容易出现非协调进动，浮动动环的外加阻尼对转子系统的非协调进动具有一定的抑制作用。
[image: image1098.png]x10

2

1 X 2480
. V: 6.3260-007

ol '

0 1000 2000 3000




[image: image1099.png]1 % 2800
. Y -5.859-006

o

0 1000 2000 3000




转速ω (rad/s)                         转速ω (rad/s)

(a) 
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图5.5 不同浮环外加阻尼对非协调进动响应的影响（含FSFDS转子系统）
5.1.4.2 浮动环弹性支承的影响

为了研究浮动环弹性支承刚度对含FSFDS转子系统非协调进动响应的影响，分别选取不同的浮动环弹性支承刚度进行仿真计算，其中
[image: image1106.wmf]F

c

=100N.s/m，仿真结果如图5.6所示。
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图5.6 不同浮动环支承刚度时分岔图（含FSFDS转子系统）
从图中可以看出，随着浮动环弹性支承刚度的增加，转子系统非协调进动的起始转速逐渐变大。由此可知，浮动环弹性支承越小，转子系统越容易出现非协调进动响应。对比图5.6和图4.11（a）可知，含FSFDS转子系统的非协调响应的转速范围明显要比含传统挤压油膜阻尼器的转子系统的非协调进动响应的范围要小，但是在图4.11（b）中并没有出现非协调进动响应，因此，FSFDS抑制非协调进动的能力要强于比传统挤压油膜阻尼器强，但是却比FSFD差。
5.1.5 突加不平衡响应

5.1.5.1 浮动环弹性支承刚度的影响

为了分析浮动环弹性支承刚度对含FSFDS的转子系统突加不平衡响应的影响，本节仿真计算了不同浮动环弹性支承刚度情况下，转子系统响应的突加不平衡响应，如图5.7所示。

从图中可以看出，随着浮动环弹性支承刚度的增加，含FSFDS转子系统的突加不平衡响应的瞬态过程明显变短，但是对瞬态振幅的影响规律并不明显。对比图5.7和图4.20(a)可以看出，
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图5.7不同的浮动环弹性支承刚度对突加不平衡响应的影响（含FSFDS转子系统）
含FSFDS转子系统的突加不平衡响应的瞬态过程明显较短，瞬态振幅也较小。因此，与传统挤压油膜阻尼器相比，FSFDS能更好地抑制转子系统的突加不平衡响应。对比图5.7和图4.21(a)可以看出，DSFSFD虽然可以通过增加浮动环弹性支承的方式减小突加不平衡响应的瞬态过程，但是突加不平衡响应的瞬态振幅仍然大于4.21（a）中的瞬态振幅。
5.1.5.2 浮动环外加阻尼的影响

为了分析浮动环外加阻尼对转子系统突加不平衡响应的影响，本节仿真计算了不同浮动环外加阻尼情况下，转子系统响应的突加不平衡响应，如图5.8所示。

从图中可以看出，随着浮动环外加阻尼的增加，突加不平衡响应的瞬态振幅具有变小的趋势，但是对瞬态过程的影响并不明显。对比图5.8和图4.21(a)可以看出，双弹支单层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器虽然可以通过增加浮动环外加阻尼的方式减小突加不平衡响应的瞬态振幅，但是它仍然大于图4.21（a）中的瞬态振幅。
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图5.8 不同浮环外加阻尼对突加不平衡响应的影响（含FSFDS转子系统）
5.2带弹性支承双层油膜浮环式挤压油膜阻尼器的动力特性分析

5.2.1 带弹性支承双层油膜浮环式挤压油膜阻尼器模型

浮动环带弹性支承双层油膜浮环式挤压油膜阻尼器（FSFDD）的内层油膜和外层油膜油膜力的计算与第二章中浮环式挤压油膜阻尼器模型类似，但是，它的浮动环被另外一个弹性支承连接在轴承座上。结构模型如图5.9所示。为了研究含FSFDD-滚动轴承-转子系统的动力学特性，将一个对称的Jeffcott转子支撑在滚动轴承上并与FSFDD联结在一起，如图5.10所示。









(a) 结构示意图                       (b) 力学模型图
图 5.10 含FSFDD -滚动轴承-转子耦合系统动力学模型
通过含FSFDD-滚动轴承-转子耦合系统动力学模型的结构示意图和自由度图，可得到转子系统的运动方程组
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5.2.2 双稳态响应分析

5.2.2.1 浮动环支承刚度的影响

由第4.4.1节的分析可知，在
[image: image1132.wmf]m

e

=4×10-5m的情况下，含传统挤压油膜阻尼器转子系统出现了双稳态响应。为了对比分析传统挤压油膜阻尼器和FSFDS特性，选择与传统挤压油膜阻尼器相同的油膜厚度和转子参数，另外选择不同的浮动环的弹性支承刚度，分析浮动环弹性支承对FSFDD特性的影响，仿真结果如图5.11所示。

从图中可以看出，在不同的浮环弹性支承刚度下，转子系统均没有出现双稳态响应，转子轴颈处的位移也没有明显变大的情况，因此与FSFDS相比，FSFDD一方面能较好地抑制双稳态响应，另一方面，也能很好地起到减振的作用。
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图5.11 不同浮环支承对双稳态响应的影响（含FSFDD转子系统）
5.2.2.2 不平衡量的影响分析
为了研究FSFDD抑制转子系统双稳态响应的能力，本节选取与前面相同的系统参数的情况下，不同不平衡量情况下的转子响应的位移响应曲线，如图5.12所示，其中
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=1×105 N/m。
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图5.12 不同偏心量对双稳态响应的影响（含FSFDD转子系统）
从图中可以看出，当
[image: image1152.wmf]m

e

=6×10-5m时，含FSFDD转子系统出现了双稳态响应。而含FSFD的转子系统，在
[image: image1153.wmf]m

e

=7×10-5m时，才出现双稳态响应，见图4.10（a）。由此可知，与FSFDD相比，FSFD能更好地抑制双稳态响应。

5.2.3 非协调进动响应

由第5.1.4.1节的分析可知，含FSFDS转子系统将会容易出非协调进动，为了与FSFDD相比较，选取与之相同的转子参数进行仿真计算，结果如图5.13所示。

从图中可以看出，在不同的浮动环弹性支承刚度下转子系统响应的分岔图中，都没有出现非协调进动。与FSFDS相比，FSFDD能更好地抑制转子系统的非协调进动。
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图5.13 不同浮动环支承刚度时分岔图（含FSFDD转子系统，
[image: image1158.wmf]a
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=3×105 N/m）

由第4.5.2节的分析可知，转子系统在
[image: image1159.wmf]a

k

=1.2×106 N/m时，转子系统将会出现明显的非协调进动响应。为了与FSFD的动力特性相比，选取与之相同的转子系统参数进行仿真计算，结果如图5.14所示。

[image: image1160.png]x10”

. * 2000
" -1 5865-005

=

i) 1000 2000

3000



[image: image1161.png]% 1360
V-1 303-005

1000

2000

3000




转速ω (rad/s)                         转速ω (rad/s)

(a) 
[image: image1162.wmf]II

a

k

=5×104 N/m                    (b) 
[image: image1163.wmf]II

a

k

=1×105 N/m
[image: image1164.png]x10

0

B ¥ 1900
o |verseoms
S
1000 2000 3000



[image: image1165.png]x10

0

; 1850
Vi 4025 008
" .
ey NN
1000 2000 3000




转速ω (rad/s)                         转速ω (rad/s)

(c) 
[image: image1166.wmf]II

a

k

=2×105 N/m                    (d) 
[image: image1167.wmf]II

a

k

=4×105 N/m
图5.14不同浮动环支承刚度时分岔图（含FSFDD转子系统，
[image: image1168.wmf]a

k

=1.2×106 N/m）

从图中可以看出，随着浮动环弹性支承刚度的增加，转子系统非协调进动响应的起始转速逐渐变小，因此，大的浮动环弹性支承刚度将会促使转子系统出现非协调进动响应。图5.14与4.16(d)相比，图5.14中非协调进动响应的起始转速较小。由此可知，与FSFD相比，由于引入了浮动环的弹性支承使得含FSFDD的转子系统更容易出现非协调进动响应。
5.2.4 突加不平衡响应

为了分析含FSFDD的转子系统突加不平衡响应，分别仿真计算了不同浮动环弹性支承刚度时，转子系统响应的突加不平衡响应，如图5.15所示。
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图5.15 含FSFDD转子系统的突加不平衡响应（不同浮动环弹性支承刚度）

从图中可以看出，随着浮动环弹性支承刚度的增加，转子系统突加不平衡响应的瞬态过程逐渐变短；突加不平衡响应的瞬态振幅在4.4×10-5m附近波动，变化规律并不明显，由此可知的浮动环的支承刚度对转子系统瞬态振幅的影响并不明显。对比图5.15和图4.20(a)可以看出，含FSFDD转子系统的突加不平衡响应的瞬态过程明显较短，瞬态振幅也较小。因此，与传统挤压油膜阻尼器相比，FSFDD能更好地抑制转子系统的突加不平衡响应。对比图5.15和图4.21(a)可以看出，FSFDD可以通过增加浮动环弹性支承刚度的方式减小突加不平衡响应的瞬态过程，但是突加不平衡响应的瞬态振幅仍然大于4.21（a）中的瞬态振幅。
5.3 本章小结
本章建立了含FSFDS与FSFDD-滚动轴承-转子系统的动力学模型，其中，充分考虑挤压油膜的非线性油膜力以及滚动轴承的非线性赫兹接触力和轴承间隙，仿真计算了转子系统的动力学响应，并与传统挤压油膜阻尼器以及FSFD的动力特性进行了对比分析，结果表明：

（1）对于浮动环带弹性支承且只有一层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器（FSFDS）来说，较大的浮动环弹性支承刚度会导致转子容易出现双稳态响应，但是同时也会在一定程度上抑制转子系统的非协调进动以及突加不平衡响应的瞬态过程；较大的浮动环外加阻尼会抑制转子系统的双稳态响应、非协调进动和突加不平衡响应的振幅。因此，该型浮环式挤压油膜阻尼器的要获得良好的性能，关键在于浮动环外面能提供较大的阻尼。在本文研究的参数范围内，FSFDS在抑制转子系统的非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均优于传统挤压油膜阻尼器；FSFDS虽然可以通过调节浮动环弹性支承刚度和浮动环外加阻尼的方式抑制转子系统双稳态响应，但是却导致转子系统在临界转速时的位移响应过大；然而，FSFDS在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均比FSFD差。

（2）对于浮动环带弹性支承且有两层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器（FSFDD）来说，较小的浮动环弹性支承刚度会有利于抑制转子系统的非协调进动；而较大的浮动环弹性支承刚度则有利于抑制转子系统的突加不平衡响应的瞬态过程，但是过大的浮动环弹性支承刚度会导致转子系统的不平衡响应难以收敛，这主要是由于大的浮动环弹性支承使得浮动环的振幅变小，从而使得外层油膜不能为抑制振动提供足够的阻尼。在本文研究的参数范围内，FSFDD在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均优于FSFDS和传统挤压油膜阻尼器；FSFDD虽然可以通过增加浮动环弹性支承刚度的方式来抑制转子系统突加不平衡响应的瞬态过程，但是在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应的瞬态振幅方面的性能都弱于FSFD。

第六章 含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子耦合系统动力学分析
由上一章的分析可知，FSFD的性能要优于另外两种浮环式挤压油膜阻尼器，而现代高性能发动机大都采用双转子或多转子结构，其中应用最广的是双转子结构，高低压转子通过中介轴承耦合在一起，因此，本章将进行含FSFD-滚动轴承-双转子耦合系统动力学分析。另外，由于双转子发动机结构振动受支承结构和多激励源的影响，其故障特征与单转子系统相比也变得更加复杂，又由于转子系统碰摩故障的多发性和破坏性，进一步研究含碰摩故障的双转子系统的动力学特性，将有利于更加深入地认识含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的动力学特性。
为了研究含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-转子系统的动力学响应，本章首先建立含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子转子系统动力学模型，并与碰摩故障相耦合，然后在这个基础上，进行双转子系统的动力学响应特性分析和含碰摩故障双转子系统的特征分析，并进行了试验验证分析。
6.1 含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统

6.1.1 含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的动力学模型建模
图6.1为本文建立的含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子的动力学模型，高低压转子通过中介支承耦合在一起，高压转子又通过滚动轴承以及浮环式挤压油膜阻尼器与机匣耦合在一起。根据高低压转子、滚动轴承以及浮环式挤压油膜阻尼器的运动学关系，可得系统的运动微分方程(6.1)，对方程（6.1）稍作修改，便可以得到含传统挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的运动微分方程，浮环式挤压油膜阻尼器、传统挤压油膜阻尼器和滚动轴承的模型在此不再赘述，中介轴承和碰摩模型详见下面两节。
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[image: image1178.wmf]rp2
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表示高、低压转子在转盘处的等效质量；
[image: image1179.wmf]1

rb
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c

c

k

表示高压转轴刚度、高压转子在圆盘处的阻尼、高压转子在轴承处的阻尼；
[image: image1180.wmf]2
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k

表示低压转轴刚度、低压转子在圆盘处的阻尼、低压转子在轴承处的阻尼；
[image: image1181.wmf]y

x

,

P

P

表示高压转子在x, y方向的碰摩力；er1，er2表示高、低压转子在圆盘处的质量偏心；
[image: image1182.wmf]2

1

,

w

w

表示高、低压转子的转速；
[image: image1183.wmf]bR1

m

表示高压转子右轴承支座质量；
[image: image1184.wmf]fRH1

k

表示机匣与左右端轴承支座之间的支承刚度；
[image: image1185.wmf]fRH1

c

表示机匣与左右端轴承支座之间的支承阻尼；
[image: image1186.wmf]tRH1

k

表示左右轴承外圈与左右端轴承支座之间的支承刚度；
[image: image1187.wmf]rR1

m

，
[image: image1188.wmf]rR2

m

表示转子在高低压转子轴承处的等效质量；
[image: image1189.wmf]ybR1
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F

表示高压转子支承轴承的支承反力；
[image: image1190.wmf]ybL2
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F

F

表示中介轴承的支承反力；
[image: image1191.wmf]wR1

m

表示高压转子支承轴承外圈质量；
[image: image1192.wmf]cH
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表示机匣质量，机匣与基础之间的连接刚度、连接阻尼，
[image: image1193.wmf]r

k

表示碰摩刚度，
[image: image1194.wmf]d

表示碰摩间隙。

6.1.2 中介轴承的动力学建模

中介轴承是高压和低压转子之间的支承轴承，一般有圆柱滚子和角接触球轴承两种，其中多数为圆柱滚子轴承。中介轴承的主要功能是在高、低压转子之间起联接、支承和传力的作用。与普通的滚动轴承模型相比，航空发动机的中介轴承的外圈和内圈都是旋转的。其工作特点是内、外圈同时旋转，二者的相对旋转方向可以同向也可以反向。
在第4.1节中主要研究对象为外圈固定的固定的滚动轴承，为了分析中介轴承的动力特性，需要推导内外圈都旋转的中介轴承动力学模型。由第4.1节的分析知，假定在内外滚道之中，滚珠是等距排列，滚道与滚珠之间是纯滚动。设某个滚珠与外圈的接触点线速度是
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，则与内圈接的触点线速度是
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，令外圈的角速度是
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，内圈的角速度是
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，外滚道的半径为R，内滚道的半径为r，则
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则，保持架(即滚珠中心)的线速度为：
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对于同向旋转的中介轴承来说，内外圈的旋转方向一致，则
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所以，保持架的角速度为：
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由于内圈固定在轴上，故有
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，设轴承的滚珠个数为
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，中介轴承外圈的转速为内圈转速的
[image: image1205.wmf]m

倍，即
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，则可以得到中介轴承对应的滚珠通过频率为
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其中，
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[image: image1209.wmf]BN

是和轴承参数有关的系数，取决于轴承尺寸和中介轴承内外圈的转速关系。
对于反向旋转的中介轴承来说，内外圈的旋转方向相反，则
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所以，保持架的角速度为：
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由于内圈固定在轴上，故有
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，设轴承的滚珠个数为
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，中介轴承外圈的转速为内圈转速的
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倍，即
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，则可以得到中介轴承对应的滚珠通过频率为
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其中
[image: image1217.wmf]b

N

r

R

r

R

m

BN

´

+

-

´

=

，
[image: image1218.wmf]BN

是和轴承参数有关的系数，取决于轴承尺寸和中介轴承内外圈的转速关系。
中介轴承的载荷分析过程与普通的滚动轴承相似，将式（6.2）或（6.3）代入式（4.20），则可以得到同向或反向旋转中介轴承的轴承力。
6.1.3 碰摩力模型

参照文献[155, 160]，碰摩力的模型示意图如图6.2所示，设r为转子圆盘与机匣的径向相对位移，表达式为：
[image: image1219.wmf]2

2

)

(

)

(

c

rp

c

rp

y

y

x

x

r

-

+

-

=

，当
[image: image1220.wmf]d

<

r

时，不发生碰摩，即：
[image: image1221.wmf]0

=

=

y

x

P

P

。当
[image: image1222.wmf]d

³

r

时，发生碰摩，假设摩擦符合库仑摩擦定律，则
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其中： PT、PN碰摩力在切向和法向的分量，
[image: image1224.wmf]f

为摩擦系数、将碰摩力分解在x和y轴，可以得到：


   (6.5)

在进行含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统动力学分析时，当
[image: image1225.wmf]r

k

=0，表示双转子系统没有发生碰摩故障；当
[image: image1226.wmf]r

k

≠0，表示双转子系统出现了碰摩故障。
6.1.4计算参数

参照文献[4, 105]，双转子系统的参数选取如下：
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，R=0.03m，L=8.3×10-3m，C1=C2=1×10-4m，
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=5×10-3Pa.s。
在双转子系统模型中，高压转子处的支承轴承选用滚动轴承JIS6306，中介轴承选用滚动轴承SKF6002，具体参数如表6.1所示[153]。
表6.1滚动轴承SKF6002的计算参数

	轴承名称
	外圈半径R/mm
	内圈半径r/mm
	滚珠个数Nb
	接触刚度Kb/（N/m3/2）
	轴承间隙r0/(m

	SKF6002
	14.13
	9.37
	9
	7.055(109
	2


6.2含浮环式挤压油膜阻尼器的双转子耦合系统动力学响应（无碰摩）

在双转子航空发动机中，由于转子系统制造、安装误差或运行过程中热变形等因素，使得高压转子和低压转子不可避免地存在不平衡量。因此，航空发动机双转子系统将受到两个激振源的作用，当两个激振源的频率很接近时，系统将会出现拍振现象。由文献[161]可知，为了防止双转子航空发动机产生拍振，一般两个转子的转速差不低于20%。
6.2. 1同向和反向旋转双转子系统拍振响应的分析

由振动的理论知[161]，当两个频率接近的简谐振动
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叠加时，将形成调幅项的周期为
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的拍振信号，如图6.3所示。由于
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与
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非常接近,调幅项周期
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就会很长,拍振信号相应的幅值出现在峰值附近的时间就会越长,总体上信号的强度就越大。而频率项的周期
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在高强度时的变化缓慢,从而使信号长期处于高强度的情况下。
为了研究双转子航空发动机转速比对系统响应的影响，仿真了不同转速比和不同转向情况下，双转子响应的时域图，如图6.4和图6.5所示。
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(a)转速比为1.1                  (b)转速比为1.3            (c)转速比为1.4

图6.4 同向旋转双转子系统拍振响应
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(a)转速比为1.1                 (b)转速比为1.3           (c)转速比为1.4

图6.5 反向旋转双转子系统拍振响应
图6.4为同向旋转双转子系统不同高低压转子转速比情况时，其中低压转子转速不变（1000rad/s），低压转子的响应，从图中，我们可以看到，转速比为1.1时，转子的拍振响应比较明显，当高低压转子转速比从1.1逐渐增加到1.4时，拍振响应逐渐减弱；图6.5为反向旋转双转子系统不同高低压转子转速比情况时低压转子的响应，响应结果与同向旋转双转子系统的响应相似。通过仿真表明，同向和反向旋转双转子系统中，当高低压转子的转速比接近时，将会出现拍振现象。
6.2.2同向和反向旋转双转子轴心轨迹分析

为了对比分析同向和反向旋转双转子系统的轴心轨迹，令高低压转子的转速比为1.6，分别仿真计算了双转子系统同向旋转和反向旋转时的轴心轨迹图，如图6.6所示。
图6.6(a)和(b)为分别为双转子系统在同向旋转和反向旋转时，高压转子位置处的轴心轨迹图。对比两个图可以看出，同向旋转的双转子响应主要表现为“圆中套圆”，而反向旋转双转子系统则表现为“花瓣”状。由此可见，同向旋转和反向旋转双转子系统的轴心轨迹响应有着明显的差异。
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(a)同转                                (b)反转
图6.6 双转子系统的轴心轨迹
6.2.3中介轴承间隙对双转子系统的响应频率影响的分析
在双转子系统中，中介轴承在高低压转子之间起到联结、支承和传力的作用，为了分析中介轴承间隙对双转子系统响应频率的影响，在假定支承轴承的间隙为零，高低压转子转速比为1.6且为同转的条件下，本节仿真计算了双转子系统在不同中介轴承间隙时高压转子响应的三维谱振图，如图6.7所示，其中，横轴表示转子的响应频率与低压转子激励频率之比，用N表示，令高压转子转速频率与低压转子频率之比为
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，也就是
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等于高低压转子的转速比，则低压转子转速频率与低压转子转速频率之比为1，用
[image: image1269.wmf]2
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表示，令纵轴表示高压转子的转速，竖轴表示归一化的响应幅值。由于双转子系统在高压转子转速从500rad/s到2000rad/s范围内会出现系统的临界转速，从而在普通的三维谱振图中临界转速附近的响应频率成分明显，而在其他转速时的频率成分则相对较小或者不明显。为了更加清楚的表示出转子系统在非临界转速附近的频率成分，本文对转子系统每一个转速对应的响应幅值进行了归一化处理，即设
[image: image1270.wmf]i

y

、
[image: image1271.wmf]i

y

ˆ

，
[image: image1272.wmf])

,

2

,

1

(

L

=

i

分别为归一化之前和之后的各转速所取的值，
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分别为归一化前个每个转速对应的频率成分响应幅值的最大值和最小值，则：
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通过式（6.6）的归一化后，在三维谱振图，双转子系统在各转速对应的响应频率成分能清楚地表示出来。
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图6.7 不同轴承间隙情况下双转子响应的三维谱振图

从图中可以看出，当滚动轴承间隙为零的情况，转子系统响应的三维谱振图上表现为高低压转子的激励频率
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，如图6.7(a)所示；随着滚动轴承间隙的增加，双转子系统响应的三维谱振图中除了高低压转子的激励频率外，也出现了其它的频率成分。为了更加清楚表示出图中的其它频率成分，选取滚动轴承间隙为20μm，高压转子转速分别为650rad/s和1800rad/s时，转子系统响应的频谱图，如图6.8所示。从图中可以看出，在滚动轴承间隙较大的情况下，双转子系统响应的频谱图中除了存在高低压转子的激励频率外，还有两个激励频率分频、倍频以及组合频率，如
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图6.8 双转子系统响应的频谱图

6.2.4 支承轴承间隙对双转子系统的响应频率影响的分析
为了分析支承轴承间隙对双转子系统响应频率的影响，在假定中介轴承的间隙为零，高低压转子转速比为1.6且为同转的条件下，本节仿真计算了双转子系统在不同支承轴承间隙时系统响应的三维谱振图，如图6.9 (a-e) 所示，图6.9(f)表示中介轴承间隙和支承轴承间隙均为20μm，双转子系统响应的三维谱振图。

[image: image1297.png]


[image: image1298.png]



(a) 
[image: image1299.wmf]01

g

=1(m                                        (b) 
[image: image1300.wmf]01

g

=5(m
[image: image1301.png]


[image: image1302.png]



(c) 
[image: image1303.wmf]01

g

=10(m                                         (d) 
[image: image1304.wmf]01

g

=15(m
[image: image1305.png]


[image: image1306.png]



(e) 
[image: image1307.wmf]01

g

=20(m                                 (f) 
[image: image1308.wmf]01

g

=20(m且
[image: image1309.wmf]01

g

=20(m
图6.9 不同轴承间隙情况下双转子响应的三维谱振图

从图6.9 (a-e)可以看出，支承轴承间隙对双转子系统响应频率也有明显的影响，与中介轴承相比，支承轴承的间隙越大，系统响应将出现明显的低频成份。为了更加清楚表示出图6.9（e）中的频率成分，选取高压转子转速为550rad/s时，转子系统响应的频谱图，如图6.10(a)所示。从图6.9(f)可以看出，当中介轴承和支承轴承的间隙均为20μm时，双转子系统响应的三维谱振图中的响应频率更加丰富，为了更加清楚表示出图6.9（f）中的频率成分，选取高压转子转速为550rad/s，转子系统响应的频谱图，如图6.10(b)所示。

从图6.10(a)可以看出，支承轴承间隙的增加，使得转子系统的出现了高压转子激励频率的分数倍频率。对比图6.10(a)和(b)可知，中介轴承间隙的增加，使得转子系统的响应出现了高低压转子的组合频率。对比图6.7和图6.9可知，支承轴承间隙的增加，使得双转子系统在低转速情况下，出现了高压转子的分频成分。
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图6.10 双转子系统响应的频谱图

6.2.5 非协调进动响应分析
为了研究含浮环式挤压油膜阻尼器双转子系统的非协调进动响应特性，分别仿真计算了双转子系统在安装了传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器后的响应进行对比分析，计算结果如图6.11所示，其中CT=2C1=2C2，传统挤压油膜阻尼器的其它参数与浮环式挤压油膜阻尼器相同，高低压转子转速比为1.6。
由于双转子系统的两个主要激励频率是高压转子不平衡力频率和低压转子不平衡力频率，也是系统响应的两个主要频率。对于多频激励的系统，更宜采用多频法来绘制庞加莱图和分岔图，即取点周期为高压转子不平衡力激励周期和低压转子不平衡力激励周期的最小公倍数[162]。
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转速ω1(rad/s)                              转速ω1(rad/s)

（a）传统挤压油膜阻尼器                 （b）浮环式挤压油膜阻尼器

图6.11 双转子系统响应的分岔图
从图6.11中可以看出，含传统挤压油膜阻尼器的双转子系统在转速ω1为5000rad/s左右时，转子系统响应出现了非协调进动，而含浮环式挤压油膜阻尼器的双转子系统中没有出现。对比两个图可以发现，浮环式挤压油膜阻尼器能更好地抑制双转子系统的非协调进动响应。
6.3 含浮环式挤压油膜阻尼器双转子系统的碰摩故障响应频率分析
对于含碰摩故障的双转子系统，文献[50]对含碰摩故障的双转子系统进行了适当的简化，抓住双转子发动机有两个激振源这一个特点，其他方面就不作过细的考虑，并设定碰摩使得系统增加了较小的立方非线性刚性，列出动力学方程，分析系统可能出现的响应频率。另外，也可以利用本文建立的含碰摩故障的双转子系统模型，对运动方程进行数值积分求解，进而获得系统的响应，分析含碰摩故障双转子系统可能出现响应频率。
6.3.1双转子系统响应频率的简化分析

由于本文所建立的含碰摩故障双转子系统微分方程组(6.1)比较复杂，要想推导出系统响应的频谱特征几乎是不可能的。而文献[50]对含碰摩故障的双转子系统做了适当的简化。为了使问题的简化又不失一般性，我们主要抓住双转子发动机有两个激振源这一个特点，其他方面就不作过细的考虑。双转子最终简化为具有双激振源的单质量、阻尼和刚度系数结构，并设定碰摩使得系统增加了较小的立方非线性刚性，列出动力学方程为[50]：
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将其代入上式后比较
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解方程(6.7)得
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其中
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将解(6.9)代入方程(6.8)右端，展开立方项后得到长达一页的非齐次项，包括了总计22种引起永年项的可能性[50]。如果约定
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式(6.10)中的4种情况对应于两个激励各自引起的3倍频和1/3分频振动，式(6.11)中的7种情况表明：受两个外激励的系统还会表现有两个频率线性组合及其分频。
6.3.2双转子系统响应频率的数值计算分析

由第6.2.3和6.2.4节可知，滚支承轴承和中介轴承的间隙过大将会导致转子系统的响应频率中出现高低转子激励频率的分频以及它们的组合频率。因此，为了研究带碰摩故障的含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的响应频率，令中介轴承和高压转子支承轴承的间隙置为零，仿真计算高低压转子转速比分别为1.5、1.6、1.8和2时，含传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器双转子系统响应的三维谱振图，如图6.12和6.13所示。

对比图6.12和图6.13可知，在高低转子转速比为1.5和1.6的情况下，含传统挤压油膜阻尼器和浮环式挤压油膜阻尼器双转子系统的响应频率相同；当转速比为1.8和2时，含浮环式挤压油膜阻尼器的双转子系统表现出更加丰富的响应频率。为了更加清楚的表示出图6.13中的频率成分，选取不同转速比时，频率比较丰富的转速对应的频谱图进行分析，如图6.13所示。
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(a)转速比1.5                           (b)转速比1.6
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(c)转速比1.8                          (d)转速比2
图6.12 带碰摩故障的双转子系统响应的三维谱振图（含传统挤压油膜阻尼器）
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(a)转速比1.5                           (b)转速比1.6
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(c)转速比1.8                          (d)转速比2

图6.13带碰摩故障的双转子系统响应的三维谱振图（含浮环式挤压油膜阻尼器）

在频谱图中，除了有高低压转子的激励频率
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之外，在图6.14(a)中双转子系统的响应频率主要还有
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；在图6.14(b)中双转子系统的响应频率主要还有
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；在图6.14(c)中双转子系统的响应频率主要还有
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；在图6.14(d)中双转子系统的响应频率主要还有
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。以上响应频率与简化分析得到的11种频率成分（式6.9和6.10）相比，仿真计算得到响应频率大部分包含在了11种频率成分中，但是，有些也并不包含在其中，如
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等。由此看来，通过动力学模型计算得到的响应频率成分可以补充和修正简化分析的结果。
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(a)转速比1.5，
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(c)转速比1.8，
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图6.14 双转子系统出现碰摩时的频谱图

6.4 试验研究

6.4.1 含浮环式挤压油膜阻尼器的双转子试验器介绍

双转子试验器可以进行高低压转子的同向和反向旋转试验，试验器的外转子部分模拟高压转子，内转子部分模拟低压转子，试验器的支承刚度可以通过改变鼠笼弹性支承调节，弹性支承处安装有浮环式挤压油膜阻尼器，双转子试验器的如图6.14所示，剖面图如图6.15所示[163]。

高低压转子都是采用航空直流电机带动，型号为QF-6型，最大功率为3.5马力，最大转速为90000转/分，电机由可控硅整流器KGLF-300/75供电，最大的供电电流是200A，最高的供电电压是21v。内外转子分别通过两台可控硅整流器进行电机转速的调节。
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图6.14 双转子试验器实物图
[image: image1385.emf]
图6.15 双转子试验器剖面图
双转子试验器的外转子是通过中介轴承与内转子相连的，另外一端与外轴的支座相连，通过皮带进行传动；内转子和电机传动轴之间为柔性联接。整个试验器是通过定位键来实现定位的[143, 146, 151, 162]。

6.4.2双转子试验器的拍振试验

设定低压转子转速不变（低压转子的转速为1000转/分），逐渐增加高压转子的转速，采集不同转速比时双转子系统响应的试验数据。以低压转子的响应为例说明双转子系统的拍振响应，图6.16表示同向旋转双转子系统的时域图，图6.17表示反向旋转双转子系统的时域图，其中
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表示试验测得的低压转子响应。
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图6.16 同向旋转双转子系统拍振响应
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图6.17 反向旋转双转子系统拍振响应
从图6.16(a)和6.17(a)中，可以发现当转速比为1.1时，同向和反向旋转双转子系统的高低压转子的响应均有明显的拍振信号产生；随着转速比的增加，双转子响应的“拍”的调幅项周期越来越小，拍振响应则越来越不明显，如图6.16(c)和图6.17(c)所示。从图6.16和6.17可知，试验结果与前面的仿真结果是一致的。
6.4.3双转子试验器的轴心轨迹试验

为了对比研究同向旋转和反向旋转双转子系统转子的轴心轨迹，分别进行同向旋转和反向旋转，且转速比为1.6时的双转子试验，以低压转子的响应为例，进行对比分析，测试结果如图6.18所示。
从图中可以看出，同向旋转的双转子系统的轴心轨迹表现为圆中套圆状（低压转子转速为2250转/分），反向旋转双转子系统的轴心轨迹为花瓣状（低压转子转速为2050转/分）。对比图6.6和图6.18可知，试验与前面仿真的结果是一致的。
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(a)同转                                 (b)反转
图6.18 双转子系统的轴心轨迹
6.4.4含浮环式挤压油膜阻尼器发生碰摩故障时的响应频率分析
为了研究含浮环式挤压油膜阻尼器双转子系统碰摩故障的响应频率，在双转子试验器上设置了铜质的碰摩环，模拟双转子航空发动机的碰摩故障。试验中设定高低压转子同向旋转且转速比为1.6时，高压转子处碰摩。选取低压转子转速为1200转/分，测试双转子试验器不发生碰摩和发生碰摩时的位移响应，并将时域数据进行傅里叶变换，从而获得响应的频谱图，如图6.19所示，横轴表示低压转子响应频率与低压转子旋转频率之比。
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(a)正常                                 (b)碰摩
图6.19 转速为1200转/分转子响应的频谱图

从图6.19(a)中可以看出，在不发生碰摩的情况下，转子系统的响应主要表现为高低压转子的激励频率，另外还有较小的2倍频成份，这主要是由于高低压转子与电机通过联轴器相连，使得高低压转子与电机的联结之间不可避免的存在一定的不对中量，从而在频谱图中表现为2倍频成份。与图6.19(a)相比，在图6.19(b)还有高低压转子的组合频率
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，以及低压转子的3倍频
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这三种频率成份，但是在第6.3.1节中的简化分析中，并没有
[image: image1403.wmf]2

1

N

N

+

的频率成份。因此，第6.3.2节的仿真计算可以为碰摩故障的分析提供参考。
6.5 本章小结
本章建立了含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的动力学模型，其中，充分考虑挤压油膜的非线性油膜力以及滚动轴承的非线性赫兹接触力和轴承间隙，仿真计算了转子系统的动力学响应。另外，利用含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承的双转子试验器进行拍振响应、轴心轨迹和碰摩故障试验，通过以上研究表明：

（1）数值仿真和试验研究表明，同向和反向旋转双转子系统，在高低压转子转速比接近的时候，双转子系统的响应会出现明显的拍振，随着转速比的增大，调幅项周期就会变小,拍振响应的幅值出现在峰值附近的时间就会越短,总体上拍振的强度就越小，当转速比大于1.3后，拍振响应已经不明显。同向和反向旋转双转子系统的轴心轨迹差异较大。同向旋转双转子系统的轴心轨迹表现为“圆中套圆”状，而反向旋转双转子则表现为“花瓣”状。因此，拍振以及双转子系统的轴心轨迹可以作为验证双转子系统建模正确性的重要依据。
（2）与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器在双转子系统中能更好地抑制非协调进动响应。

（3）通过对支承轴承间隙和中介轴承间隙对转子系统响应频率影响的分析表明，支承轴承间隙的增加，使得转子系统的出现了高压转子激励频率的分数倍频率；中介轴承间隙的增加，使得转子系统的响应出现了高低压转子的组合频率。
（4）通过对含碰摩故障的双转子系统的简化分析表明，当双转子系统发生碰摩时，转子系统的响应频率中可能有11种响应频率成份，文中利用建立的双转子模型，仿真分析表明，转子系统的响应频率中还包含11种响应频率之外的频率成份，如
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等。另外，利用含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承的双转子试验器进行了碰摩故障试验，在低压转子转速为1200转/分，高低压转子转速比为1.6的情况下，由于碰摩引起的频率成份有
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。这三种频率成份都包含在了本文的仿真计算结果，但是在简化分析中，并没有
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的频率成份。因此，本文建立动力学模型可以为碰摩故障的分析提供依据。另外，与含传统挤压油膜阻尼器的双转子系统相比，含浮环式挤压油膜阻尼器的双转子在较大转速比且发生碰摩的情况时会出现更多的频率成分。
第七章 总结与展望
7.1 总结

为了研究浮环式挤压油膜阻尼器的特性，本文分别进行了浮环式挤压油膜阻尼器的建模、含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的动力学特性、含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-单转子系统的动力学特性、浮动环带弹性支承的浮环式挤压油膜阻尼器的特性以及含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的动力学特性等方面进行了研究。本文的研究主要内容和研究成果有：

（1）基于广义雷诺方程和挤压油膜阻尼器的雷诺方程对浮环式挤压油膜阻尼器进行建模，分别命名为浮环式挤压油膜阻尼器模型I和浮环式挤压油膜阻尼器模型II。为了验证两个模型的正确性，设计并加工了含浮环式挤压油膜阻尼器的双向激励试验器，对两个模型进行试验验证。基于双向激励的原理，建立了含浮环式挤压油膜阻尼器的双向激励动力学模型。然后利用差分法和龙格库塔法对流体力学方程和动力学运动方程进行求解。结果表明：（a）模型I和模型II的仿真计算结果是一致的，两个模型之间的计算误差小于4%。两个模型之间的计算结果具有极好的一致性，两个模型的正确性也得到了相互验证。（b）仿真和试验结果之间也具有较好的一致性，两个模型正确性也通过试验得到了进一步的验证。（c）与模型I相比，模型II所需的计算时间较少。但是模型I基于广义雷诺方程，模型I具有较好的灵活性；通过模型I可以对浮环式挤压油膜阻尼器的建模进一步的完善，比如模型I可以进一步考虑浮动环的变形等。总之，模型I和II都为研究浮环式挤压油膜阻尼器提供有效的模型。（d）把双向激励试验器的试验和仿真结果与单自由度系统的幅频特性进行类比，可以看出，随着浮环式挤压油膜阻尼器的油膜间隙和供油温度的增加，系统的阻尼减小；随着油膜宽度的增加，系统的阻尼增大。

（2）建立了含FSFD的转子系统动力学模型，仿真计算了转子系统的动力学响应，结果表明，与TSFD相比，FSFD能更好地抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应；详细地研究了转子系统参数对含FSFD转子系统双稳态响应、非协调进动响应和突加不平衡响应的影响；通过对转子系统幅频响应特性分析表明：浮环质量越大，滑油黏度越大，FSFD的减振性能越好，反之则越差。在考虑了滚动轴承间隙、非线性赫兹接触力以及支承刚度变化而产生的VC (Varying compliance) 振动的情况下，建立了含FSFD/TSFD-滚动轴承-转子系统的动力学模型，数值计算结果表明，滚动轴承对转子系统非协调进动响应的影响明显，而对双稳态响应的影响并不大。在滚动轴承的间隙较小的情况下，滚动轴承的间隙对转子系统的突加不平衡响应的影响并不大，但是过大的滚动轴承的间隙将导致突加不平衡的瞬态振幅明显增大。在转子试验器分别安装FSFD和TSFD情况下，分别测试转子系统的位移响应，试验结果表明，FSFD能更好地抑制转子系统的双稳态响应。
(3) 本章建立了含FSFDS/FSFDD-滚动轴承-转子系统的动力学模型，其中，充分考虑挤压油膜的非线性油膜力以及滚动轴承的非线性赫兹接触力和轴承间隙，仿真计算了转子系统的动力学响应，并与传统挤压油膜阻尼器以及FSFD的动力特性进行了对比分析，结果表明：（a）对于浮动环带弹性支承且只有一层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器（FSFDS）来说，较大的浮动环弹性支承刚度会导致转子容易出现双稳态响应，但是同时也会在一定程度上抑制转子系统的非协调进动以及突加不平衡响应的瞬态过程；较大的浮动环外加阻尼会抑制转子系统的双稳态响应、非协调进动和突加不平衡响应的振幅。因此，该型浮环式挤压油膜阻尼器的要获得良好的性能，关键在于浮动环外面能提供较大的阻尼。在本文研究的参数范围内，FSFDS在抑制转子系统的非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均优于传统挤压油膜阻尼器；FSFDS虽然可以通过调节浮动环弹性支承刚度和浮动环外加阻尼的方式抑制转子系统双稳态响应，但是却导致转子系统在临界转速时的位移响应过大；然而，FSFDS在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均比FSFD差。（b）对于浮动环带弹性支承且有两层油膜的浮环式挤压油膜阻尼器（FSFDD）来说，较小的浮动环弹性支承刚度会有利于抑制转子系统的非协调进动；而较大的浮动环弹性支承刚度则有利于抑制转子系统的突加不平衡响应的瞬态过程，但是过大的浮动环弹性支承刚度会导致转子系统的不平衡响应难以收敛，这主要是由于大的浮动环弹性支承使得浮动环的振幅变小，从而使得外层油膜不能为抑制振动提供足够的阻尼。在本文研究的参数范围内，FSFDD在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应方面的性能均优于FSFDS和传统挤压油膜阻尼器；FSFDD虽然可以通过增加浮动环弹性支承刚度的方式来抑制转子系统突加不平衡响应的瞬态过程，但是在抑制双稳态、非协调进动和突加不平衡响应的瞬态振幅方面的性能都弱于FSFD。
(4)建立了含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承-双转子系统的动力学模型，仿真计算了双转子系统的动力学响应，研究表明：（a）数值仿真和试验都表明，同向和反向旋转双转子系统，在高低压转子转速比接近的时候，双转子系统的响应会出现明显的拍振，随着转速比的增大，拍振响应已经不明显。同向和反向旋转双转子系统的轴心轨迹差异较大。同向旋转双转子系统的轴心轨迹表现为“圆中套圆”状，而反向旋转双转子则表现为“花瓣”状。这为验证双转子系统建模正确性提供了重要的依据。（b）与传统挤压油膜阻尼器相比，浮环式挤压油膜阻尼器在双转子系统中能更好地抑制非协调进动响应。（c）支承轴承间隙的增加，使得转子系统的出现了高压转子激励频率的分数倍频率；中介轴承间隙的增加，使得转子系统的响应出现了高低压转子的组合频率。（d）通过对含碰摩故障的双转子系统的简化分析表明，碰摩双转子系统的响应频率中可能有11种响应频率成份，利用文中建立的双转子模型，仿真分析表明，转子系统的响应频率中还包含11种响应频率之外的频率成份。另外，进行含浮环式挤压油膜阻尼器-滚动轴承的双转子试验器进行了碰摩故障试验时，出现了仿真计算中存在，而简化分析没有出现频率成分。因此，本文建立动力学模型可以为双转子系统碰摩故障的分析提供了依据。另外，与含传统挤压油膜阻尼器的双转子系统相比，含浮环式挤压油膜阻尼器的双转子在较大转速比且发生碰摩的情况时会出现更多的频率成分。
7.2 展望

本文在进行浮动环建模的时候，是在限制浮动转动和不考虑浮动环变形的情况下进行的，另外，在进行含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的动力学响应分析的时候，是基于Jeffcott转子进行建模的，转子系统的模型与实际有一定的差距，尤其是双转子系统。为了更好地了解浮环式挤压油膜阻尼器动力特性以及能更好地满足工程实际的需要，在今后还有下面一些工作需要进一步开展：

(1)通过有限元法或者模型简化，在进行浮环式挤压油膜阻尼器建模的时候考虑浮动环的变形。

(2)结合整体流动理论及壁面摩擦方程，考虑浮动环自转，通过相关流体力学方程和运动学方程，在一定的简化条件下，建立浮环式挤压油膜阻尼器的瞬态动力学模型。
(3)在目前浮环式挤压油膜阻尼器建模的基础，在浮动环上考虑凸台，进一步研究弹性环式挤压油膜阻尼器在悬浮情况下的动力学特性。

(4)为了与实际的转子系统接近，转子系统在建模时基于欧拉梁进行建模，则转子系统的模型与实际更加接近。

(5)含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统的突加不平衡和非协调进动响应只是进行了理论研究没有进行试验分析，因此，还需要进行含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡和非协调进动响应。
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图 1.1 RB211发动机挤压油膜阻尼器
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图1.2 GE90高压涡轮后支点
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图1.5 整体式SFD结构示意图
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图1.6 弹性环式SFD结构示意图





(a)浮动环不带鼠笼                      (b)浮动环带鼠笼弹性支承


图 1.7 双层油膜挤压油膜阻尼器
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图1.8 浮环式挤压油膜阻尼器结构简图
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图2.1 浮环式挤压油膜阻尼器简图及旋转坐标
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图2.2 作用在油膜微元体上的力
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图2.3 浮环式挤压油膜阻尼器的运动情况
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图2.4 轴颈、浮动环和油膜环中心的位置关系示意图(� EMBED Equation.3  ���)
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图2.5 轴颈、浮动环和油膜环中心的位置关系示意图(� EMBED Equation.3  ���)
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图2.6 浮环式挤压油膜阻尼器外层油膜坐标和相对位置
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图2.7 固定坐标系下的浮环式挤压油膜阻尼器
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图2.8 挤压油膜阻尼器常用的边界条件


a) Sommerfeld 边界条件


b) 半Sommerfeld 边界条件


c) Reynolds边界条件
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图2.9离散化网格示意图
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图2.12 激振力施加示意图
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图2.14 弹性支承结构外形图


A-T72弹性支承；B-T65弹性支承；


C-J69弹性支承；D-J100前弹性支承
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图2. 17 自由度图





图2.18 32号液压油的黏温关系图
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图 2.23 位移幅频特性曲线
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图2.24 不同油膜间隙时幅频响应曲线
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图2.25 不同温度时幅频响应曲线
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图2.26 不同油膜宽度时幅频响应曲线
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图3.20含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应（不同浮环质量）
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图3.21含浮环式挤压油膜阻尼器转子系统的突加不平衡响应（不同浮环质量）
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图3.22 不同浮环质量时的幅频响应
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图3.23 不同油膜间隙时的幅频响应
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图3.24 不同浮环质量时的幅频响应





图4.1深沟球轴承的几何参数
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图4.2 滚动轴承模型示意图
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图4.6 双稳态响应结果
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图4.13 含传统挤压油膜阻尼器的转子系统加速和减速过程
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图4.14 含浮环式挤压油膜阻尼器的转子系统加速和减速过程
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图5.1 带弹支单层油膜


浮环式挤压油膜阻尼器模型
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图5.9 双层弹支双层油膜


浮环式挤压油膜阻尼器模型
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图6.1双转子-滚动轴承-机匣耦合系统的模型结构示意图
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图6.2 机匣碰摩力模型
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图6.3拍振的波形及包络线
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