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摘 　　　要 : 建立了含转子不平衡2碰摩耦合故障的转子2滚动轴承2机匣耦合动力学模型. 在模型中 ,充分考

虑了转子系统的不平衡和碰摩故障的耦合. 对滚动轴承模型 ,充分考虑了轴承间隙、滚珠与滚道的非线性赫兹

接触以及由滚动轴承支撑刚度变化而产生的 VC(Varying compliance)振动 .运用数值积分方法获取了系统响

应 ,研究了系统的分叉与混沌运动 ,分析了旋转速度、碰摩刚度、转子偏心量 ,轴承座2机匣刚度以及机匣2基础

刚度对系统响应的影响 ,得到了在转子不平衡和碰摩故障耦合下的转子2滚动轴承2机匣耦合系统动力响应规

律.
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Nonlinear dynamic response analysis of unbalance2rubbing coupl ing

faults of rotor2ball bearing2stator coupling system

C H EN Guo

(College of Civil Aviation , Nanjing University of Aeronautics

and Ast ronautics , Nanjing , 210016)

Abstract : A new rotor2ball bearing2stator coupling dynamic model was established for

t he unbalance2rubbing coupling fault s. In t he model , t he rotor mass unbalance and rubbing

fault s were f ully considered. The nonlinear factors of ball bearing , such as t he clearance of

bearing ,nonlinear Hertzian cont ract between balls and races , and t he varying compliance

(VC) of bearing support were modeled. Moreover , t he numerical integral method was em2
ployed to obtain system’s responses , whereas t he bif urcation and chaos motion were ana2
lyzed ,followed by t he effect s of rotational speed ,rubbing stiff ness ,rotor eccent ricity ,bearing

house2stator stiff ness , and stator2foundation stiff ness on dynamic responses. Therefore , t he

non2linear dynamic response laws of rotor2ball bearing2stator system under unbalance and

rubbing coupling fault s were obtained.

Key words : aerospace prop ulsion system ; rotor ; ball bearing ; stator ; unbalance ;

rubbing ; fault s coupling

　　通常 ,旋转机械的转子通过轴承支承在定子 机匣上 ,而机匣支承在基础上 ,它们之间的运动相
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互耦合、相互影响 ,从而在结构和动力学上构成了

转子2轴承2机匣耦合系统. 转静碰摩是高速旋转

机械一种严重的故障 ,它通常是由不平衡、不对

中、基础松动、油膜涡动及振荡引起的二次故障 ,

具有明显的耦合故障特征. 目前国内外对碰摩故

障的研究逐渐转向了多种故障耦合的研究[125 ] ,文

献[224 ]研究了碰摩与松动的耦合故障规律 ,文献

[5 ]研究了含碰摩与裂纹的转子系统的响应规律.

目前关于转子碰摩故障的多故障耦合动力模型的

研究中 ,主要是针对滑动轴承 ,然而 ,动压滑动轴

承为维持动压及润滑而带有供油系统 ,结构复杂.

而对整体重量和结构要求较高的高速轻型旋转机

械 ,如航空发动机 ,通常不采用动压滑动轴承而采

用滚动轴承支承系统. 但是 ,目前在研究碰摩故障

模型中 ,对滚动轴承的建模过于简单 ,未充分考虑

滚动轴承的 VC 振动和轴承间隙等非线性因

素[6 ] . 因此 ,本文引入文献 [ 7 ]的详细滚动轴承模

型 ,建立转子2滚动轴承2机匣耦合模型 ,在模型

中 ,充分考虑了滚动轴承的非线性接触力、总体刚

度的周期变化以及轴承间隙 ,同时 ,在模型中包含

了不平衡和碰摩耦合故障. 利用数值积分方法 ,详

细研究了系统的分叉和混沌运动规律 ,讨论了旋

转速度、转子偏心量、轴承座与机匣间的刚度以及

机匣与基础间的刚度对系统响应的影响. 本文工

作对于认识不平衡及碰摩故障的规律和有效实施

转子碰摩故障诊断具有重要意义.

1 　转子2滚动轴承2机匣耦合系统故
障耦合动力学模型

　　图 1 为转子2滚动轴承2机匣系统故障耦合动

力学模型 ,转子两端由 2 个相同的滚动轴承支承.

考虑转子与机匣的碰摩故障 ,当转子旋转时 ,由于

不平衡故障的激励 ,可能将激发起转子产生很大

的横向弯曲振动 ,当振动超过转子与机匣的间隙 ,

则转静碰摩故障将产生. 因此 ,在模型中 ,两种故

障相互耦合 ,共同存在于同一模型中.

　　现将图 1 的符号说明如下 :

　　mc —机匣 (定子)质量 ; mrp —转子在转盘处的

等效质量 ; mrL , mrR —转子在左右两端轴承处的等

图 1 　转子2滚动轴承2机匣耦合系统的不平衡2
不间断电源摩耦合故障动力学模型

Fig. 1 　Rotor2ball bearing2stator coupling dynamic model

including unbalance2rubbing coupling fault s

效质量 (通常 mrL = mrR ) ; mbL , mbR —左右轴承支

座质量 ; kr 碰摩接触刚度 ; k , c , crb —转轴刚度、转

子在圆盘处的阻尼、转子在轴承处的阻尼 ; kfL H ,

kfLV —机匣与左端轴承支座之间的横向和垂向支

承刚度 ; cfL H ,cfLV —机匣与左端轴承支座之间的横

向和垂向支承阻尼 ; kfRH , kfRV —机匣与右端轴承

支座之间的横向和垂向支承刚度 ; cfRH ,cfRV —机匣

与右端轴承支座之间的横向和垂向支承阻尼 ;

kcH , kcV —机匣与基础之间的横向和垂向支承刚

度 ; ccH ,ccV —机匣与基础之间的横向和垂向支承

阻尼 ;O1 ,O2 ,O3 —轴承几何中心、转子几何中心、

转子质心 ;δ—转子圆盘和静子的间隙 ; e —质量偏

心量 ; FxL , FyL —左端轴承的支承反力 ; FxR , FyR —

右端轴承的支承反力 ; PT , PN —碰摩力在切向和

法向的分量.

　　由牛顿第二定律 ,可以得到系统运动微分方

程 :

mrp ẍ rp + k ( x r - xrR ) + k ( xr - xrL ) + cÛx r = Px + mrp eω2 cosωt

mrp Ðrp + k ( yr - yrR ) + k ( yr - yrL ) + cÛy r = Py + mrp eω2 sinωt - mrp g

mbR ẍbR + kfRH ( xbR - xc ) + cfRH ( Ûx bR - Ûxc ) + FxbR = 0

mbr ÐbR + kfRH ( ybR - yc ) + cfRH ( ÛybR - Ûyc ) + FybR = - mbR g

mbL ẍ bL + kfL H ( xbL - xc ) + cfL H ( Ûx bL - Ûxc ) + Fxbl = 0
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mbL ÐbL + kfL H ( ybL - yc ) + cfL H ( ÛybL - Ûyc ) + FybL = - mbL g

mrR ẍ rR + k ( x rR - x r ) + crb Ûx rR - FxbR = 0

mrR ÐrR + k ( yrR - yr ) + crb Ûy rR - FybR = - mrR g

mrL ẍ rL + k ( x rL - x r ) + crb Ûx rL - FxbL = 0

mrL ÐrL + k ( yrL - yr ) + crb Ûy rL - FybL = - mrL g

mc ẍc + kcH xc + ccH Ûxc + kfRH ( xc - xbR ) + kfL H ( xc - xbL ) + cfRH ( Ûxc - Ûx bR ) + cfL H ( Ûxc - ÛxbL ) = - Px

mc Ðc + kcH yc + ccH Ûyc + kfRH ( yc - ybR ) + kfL H ( yc - ybL ) + cfRH (Ûyc - ÛybR ) + cfL H ( Ûyc - ÛybL ) = - Py - mc g

　　(1)碰摩力模型 (如图 1b)

　　设 : r 为转子圆盘与机匣间的径向相对位移 ,

表达式为 : r = ( x rp - xc ) 2 + ( yrp - yc ) 2 ,当 r <δ

时 ,不发生碰摩 ,即 : Px = Py = 0. 当 r ≥δ时 ,发生

碰摩 ,假设摩擦符合库仑摩擦定律 ,则

　　
PN = kr ·( r - δ)

PT = f ·PN

(1)

　　其中 : kr 为定子径向刚度、f 为摩擦系数、将

碰摩力分解在 x 和 y 轴 ,可以得到

Px = kr (1 - δ/ r) [ - ( x rp - xc ) + f ·( yrp - yc ) ]

Py = kr (1 - δ/ r) [ - ( yrp - yc ) - f ·( xrp - xc ) ]

(2)

　　(2)轴承力模型

　　图 2 为滚动轴承模型示意图 ,本文所研究的

滚动轴承设定轴承外圈固定在轴承座上 ,内圈固

定在旋转的轴上. 转子不平衡激励将使滚动轴承

产生强迫振动 ,其振动频率为转子的旋转频率. 同

时 ,滚动轴承也将产生由于轴承总刚度连续周期

变化而形成所谓的 VC ( Varying compliance) 振

动[7 ] ,该振动为参数激励 ,其振动来自轴承总体刚

度的周期变化.

图 2 　滚动轴承模型

Fig. 2 　Ball bearing model

　　设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 V out ,与内圈接触点的线速度为 V In ,轴承

外圈的旋转角速度为ωouter ,轴承内圈的旋转角速度

为ωInner ,外滚道半径为 R ,内滚道半径为 r ,则

　　V out =ωouter ×R 　　V In =ωInner ×r

　　则 ,保持架 (即滚珠中心) 线速度为 : V Cage =

(V out + V In ) / 2 ,由于外圈固定 ,因此有 V out = 0 ,则

V Cage = V In / 2 = (ωInner ×r) / 2. 所以 ,保持架的角速

度为

　　ωCage =
V Cage

( R + r) / 2
=

(ωInner ×r) / 2
( R + r) / 2

=
ωInner ×r
( R + r)

(3)

　　由于内圈固定在轴上 ,故有ωInner =ωRotor ,所

以 ,设轴承的滚珠个数为 N b ,则 VC 频率即为滚

珠通过频率 ,有

　　ωVC =ωCage ×N b =ωRotor ×
r

R + r
×N b =

ωRotor ×B N (4)

　　设第 j 个滚珠处的接触角度为θj ,有θj =

ωCage ×t +
2π
N b

( j - 1) , j = 1 ,2 , ⋯N b ,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 r0 ,则第 j 个滚珠与滚道的法

向接触变形量为

δj = xcosθj + ysinθj - r0 (5)

　　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 f j ,

同时考虑到滚珠与滚道间只能产生法向正压力 ,

所以只有δj > 0 时才有作用力 ,利用亥维塞函数

H ,则有

　　f j = Cb [δj ]3/ 2 = Cb ( xcosθj + ysinθj - r0 ) 3/ 2

H ( xcosθj + ysinθj - r0 ) (6)

　　其中 , Cb 为赫兹接触刚度 ,与相互接触的材

料和形状有关. f j 在 X 和 Y 方向的分量为

f jx = Cb ( xcosθj + ysinθj - r0 ) 3/ 2 .

H ( xcosθj + ysinθj - r0 ) cosθj ,

f jy = Cb ( xcosθj + ysinθj - r0 ) 3/ 2 .

H ( xcosθj + ysinθj - r0 ) sinθj

(7)

　　所以 ,滚动轴成所产生的轴承力为
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Fx = ∑
N b

j = 1
f jx = ∑

N b

j = 1
Cb ( xco sθj + ysinθj - r0 ) 3/ 2 .

H ( xcosθj + ysinθj - r0 ) cosθj ,

Fy = ∑
N b

j = 1
f jy = ∑

N b

j = 1
Cb ( xcosθj + ysinθj - r0 ) 3/ 2 .

H ( xcosθj + ysinθj - r0 ) sinθj

(8)

　　由此可得图 1 中滚动轴承所产生的轴承力 :

　　①当 x = x rR - xbR , y = yrR - ybR ,则 , FxbR =

Fx , FybR = Fy

　　②当 x = x rL - xbL , y = yrL - ybL ,则 , FxbL =

Fx , FybL = Fy

　　(3)计算参数

　　本文选取的转子系统的初始参数如下 : mrR =

mrL = 4. 0 kg , mrp = 32. 1 kg ,crb = 1 050 N ·s/ m ,

c = 2 100 N ·s/ m , k = 2. 5 ×107 N/ m , e = 0. 01

mm , mc = 50 kg , mbL = mbR = 20 kg , kfL H = kfLV =

kfRH = kfRV = 7. 5 ×107 N/ m ,cfL H = cfLV = cfRH =

cfLV = 2 100 N ·s/ m , kcH = kcV = 2. 5 ×109 N/ m ,

ccH = ccV = 2 100 N ·s/ m , kr = 2. 5 ×107 N/ m ,δ

= 0101 mm , f = 0. 1.

　　滚动轴承选取文献 [ 7 ]的 J IS6306 滚动轴承 ,

其参数见表 1 所示.

表 1 　JIS6306 滚动轴承主要计算参数

Table 1 　JIS6306 ball bearing main parameters

外圈半径 R/ mm 内圈半径 r/ mm 滚珠个数 N b 接触刚度 Cb / (N/ m3/ 2 ) 轴承间隙 r0 / mm B N

63. 9 40. 1 8 13. 34 ×109 5 3. 08

　　为了充分了解转子2滚动轴承2机匣耦合系统

的不平衡2碰摩耦合故障动力学行为 ,需要研究系

统各参数变化时系统所表现出的动力学行为. 非

线性系统的周期解有很多方法 ,但数值方法仍然

是研究系统拟周期和混沌现象的最有效工具. 由

于系统具有很强的非线性 ,本文对微分方程组的

求解采用 R KF ( Runge2Kutta2Felhberg)格式的变

步长龙格2库塔法[8 ] 进行数值积分来获取转子响

应. 对所获取的响应再进行插值得到等时间间隔

的时间序列 ,最后对插值得到的非线性时间序列

进行分析.

2 　转子2滚动轴承2机匣耦合系统的
不平衡2碰摩耦合故障动力学行为分析

2 . 1 　转速对系统运动的影响

　　图 3 和图 5 分别为碰摩刚度为 0 (即不碰摩)

的情况下 ,转子圆盘处 x 向位移的三维瀑布图和

分叉图. 图 4 和图 6 分别为碰摩刚度 kr = 2. 5 ×

107 N/ m ,质量偏心量为 e = 0. 01 mm ,转静间隙

δ= 0. 01 mm 下 ,转子圆盘处 x 向位移的三维瀑

布图和分叉图. 其中 Poincaré映射是通过以每一

个旋转周期对系统响应的速度和位移进行采样 ,

并分别作为横坐标和纵坐标而得到的. 从图 3～

图 6 可以看出 :

　　(1) 无碰摩时 ,转子的临界转速为 900 rad/

s. 碰摩时 ,转子的临界转速为 1 152 rad/ s. 显然 ,

由于碰摩的存在 ,相当于增加了转子的弯曲刚度 ,

图 3 　转子响应的三维瀑布图 (无碰摩)

Fig. 3 　Cascade plot of rotor response (no rubbing)

图 4 　转子振幅 - 转速曲线图 (碰摩)

Fig. 4 　Cascade plot of rotor response (rubbing)

图 5 　转子响应分叉图 (无碰摩)

Fig. 5 　Bifurcation plot of rotor response (no rubbing)
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图 6 　转子响应分叉图 (碰摩)

Fig. 6 　Bifurcation plot of rotor response (rubbing)

所以导致了转子临界转速的提高.

　　(2) 不碰摩 ,由于滚动轴承的非线性特征 ,系

统运动也将产生周期、拟周期和混沌等复杂运动 ,

从图 5 可以看出 ,转速在区间 [ 1 150 rad/ s ,1 320

rad/ s)内为周期 2 运动 ,在 1 320 rad/ s 阵发性产生

混沌运动 ,然后又阵发性离开混沌进入周期 1 运

动 ;在区间[ 1 320 rad/ s ,1 520 rad/ s) 为周期 1 运

动 ,然后又通过阵发性进入混沌 ;在区间 [ 1 520

rad/ s ,1 650 rad/ s) 为混沌运动 ,然后又阵发性离

开混沌进入周期 1 运动 ;在区间[1 650 rad/ s ,2 220

rad/ s) 为周期 1 运动 ,然后又通过阵发性进入混

沌 ;在区间[2 220 rad/ s ,2 355 rad/ s) 为混沌运动 ,

然后倒分叉形成周期 3 运动 ;在区间[2 355 rad/ s ,

2 636 rad/ s)情况比较复杂 ,首先在区间[2 355 rad/

s ,2 524 rad/ s)内 ,先后为周期 3、混沌、周期 3 及混

沌运动 ,其次 ,在区间[2 524 rad/ s ,2 636 rad/ s)内 ,

出现为混沌和拟周期交替出现的情况 ;在区间 [2

636 rad/ s ,3 000 rad/ s)为混沌运动.

　　(3) 碰摩时 ,系统的非线性特征更加严重 ,运

动更加复杂 ,从图 6 可以看出 ,转速在区间 [ 1 296

rad/ s ,1 670 rad/ s)内主要为混沌运动 ,其间也出

现了一些周期窗口 ;在区间 [ 1 670 rad / s ,1 833

rad/ s) 为周期 2 运动 ,然后在 1 833 rad/ s 时 ,通

过阵发性进入混沌 ;在区间 [ 1 833 rad/ s ,1 856

rad/ s) 为混沌运动 ,在 1 856 rad/ s 时 ,又通过阵

发性离开混沌 ,进入周期 1 运动 ;在区间 [ 1 856

rad / s ,1 903 rad/ s) 为周期 1 运动 ,然后在 1 903

rad / s 又通过阵发性进入混沌 ;在区间 [ 1 903

rad/ s ,1 950 rad/ s) 为混沌运动 ,然后在 1 950

rad / s 又阵发性离开混沌形成周期 1 运动 ;在区

间[1 950 rad/ s ,2 206 rad/ s)为周期 1 运动 ;最后

在区间[ 2 206 rad/ s ,3 000 rad/ s)内 ,先后经过了

周期 22混沌2周期 12混沌2周期 1 运动. 其间也有

拟周期和混沌交替出现的情况.

　　(4) 在临界转速以下 ,低转速时 ,不平衡激励

和碰摩力还比较微弱 ,此时可以观察出由于轴承

内部刚度周期变化所引发的 VC 振动 ,系统响应

主要表现为旋转频率和 VC 频率的组合 ,如图 7

(a)和 ( d) ,随着转速增加 ,不平衡力和碰摩力增

加 ,VC 振动相对微弱 ,其频率成分在响应中基本

不出现 ,如图 7 (b) , (c) , (e) , (f) . 将碰摩与不碰摩

响应进行比较 ,对比图 7 (b) , (e) ,可以发现 ,在临

界转速以下 ,碰摩将产生很大的高次谐波. 这应该

是碰摩故障辨识别的重要特征. 但在临界转速附

近 ,由于很大的不平衡力 ,该特征并不明显 ,如图

7 (c) , (f) ;

图 7 　转子响应的频谱图

Fig. 7 　Frequency spect rum plot s of rotor response

5771

© 1994-2008 China Academic Journal Electronic Publishing House. All rights reserved.    http://www.cnki.net



航 　空 　动 　力 　学 　报 第 22 卷

　　(5) 在临界转速以上 ,高转速时 ,将碰摩与不

碰摩响应进行比较 ,如图 8 为碰摩和不碰摩时各

混沌转速下的信号频谱. 可以发现 ,在临界转速以

上 ,碰摩将产生很大的分数次谐波. 这也是碰摩故

障辨识的重要特征.

图 8 　转子混沌响应的频谱图

Fig. 8 　Frequency spect rum plot s of rotor chaos response

2 . 2 　碰摩刚度对系统运动的影响

　　图 9 (a)和 (b)分别为碰摩刚度为 5 ×106 N/ m

和 1. 25 ×108 N/ m 时 ,转子响应的分叉图. 从图中

可以看出 ,较低的碰摩刚度 (即比转子横向弯曲刚

度小一个数量级) ,碰摩对系统响应的影响不大 ,

比较图 9 (a)和图 5 无碰摩下的转子响应分叉图 ,

可以发现它们许多的相似之处 ,即在该状态下 ,碰

摩故障不易识别出来. 当碰摩刚度很大时 (即超过

转子横向弯曲刚度一个数量级) ,其最大的特点是

由于较大的碰摩刚度 ,使得转子与机匣之间产生

了强烈的耦合振动 ,从图 9 (b) 可以明显看出响应

所存在的两个共振峰 ,分别代表了转子和机匣的

主振动频率. 而图 9 (a) 中仅仅能观察到转子的主

振动频率 ,说明了较低的碰摩刚度使转子与机匣

的耦合较弱 ,因此机匣主动频率不能出现在图 9

(a)中.

2 . 3 　不平衡量对系统运动的影响

　　转子2滚动轴承2机匣耦合系统中不平衡力是

引起系统故障的主要原因 ,偏心大小直接决定着

转子工作过程中的不平衡力. 本文在碰摩刚度

kr = 2. 5 ×107 N/ m、转静间隙δ= 0. 01 mm 及滚

动轴承间隙 c = 0. 005 mm 下仿真计算了不同偏

心量下系统的响应 ,图 10 为转子偏心量为 0. 02

图 9 　不同碰摩刚度下的转子响应分叉图

Fig. 9 　Bifurcation plot s of rotor response under

various rubbing stiffness

时转子响应的分叉图. 对比图 6 (偏心量为 0. 01

mm) ,可以看出 :随着偏心量的增加 ,转子不平衡

力逐渐起主导作用 ,碰摩力也随之增加 ,转子与机

匣的耦合作用加强 ,滚动轴承的非线性作用相对
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减弱 ,系统的稳定性得到进一步改善 ,混沌区间减

小.

图 10 　转子响应分叉图 (e = 0. 02 mm)

Fig. 10 　Bifurcation plot of rotor respons

2 . 6 　机匣与基础连接刚度对系统运动的影响

　　图 11 为不同机匣与基础连接刚度下的转子

系统响应分叉图 ,其中图 11 (a) 、图 11 ( b) 分别为

机匣与基础的连接刚度等于 2. 5 ×108 N/ m 和

215 ×1010 N/ m 时的转子响应分叉图. 从图中可以

看出 ,当机匣与基础的连接刚度较小时 (一般与转

子弯曲刚度比不超过 1 个数量级) ,机匣与转子通

过碰摩作用而产生强烈的动力学耦合效应 ,图 11

(a)中明显观察到两个共振峰 ,其中较小的为机匣

的主振频率 ,较高的为转子的主振动频率. 而当机

匣与基础的连接刚度较大时 (一般与转子弯曲刚

度比超过 2 个数量级) ,转子与机匣通过碰摩的耦

图 11 　不同机匣2基础刚度下的转子响应分叉图

Fig. 11 　Bifurcation plot of rotor response under

various stator2foundation stiffness

合作用降低 ,即在图 11 ( b) 中观察不到机匣的主

振峰. 同时 ,比较图 11 (b)和图 6 ,当机匣与基础的

连接刚度与转子弯曲刚度相比 ,超过两个数量级

后 ,机匣对转子的耦合作用可以忽略不计 ,否则 ,

在研究转子碰摩时必须考虑机匣的作用.

2 . 7 轴承座与机匣的连接刚度对系统运动的影响

　　转子2滚动轴承2机匣耦合系统的弹性支承 ,

即轴承座与机匣的连接刚度对转子系统的响应具

有很大的影响. 本文分别仿真计算了在轴承座与

机匣的连接刚度为 7. 5 ×106 N/ m 和 7. 5 ×108 N/

m 时转子系统响应的分叉图 ,分别如图 12 (a) 和

(b)所示. 同时与图 6 相比 ,可以发现 ,较低的轴承

座与机匣的连接刚度使转子响应产生了两个共振

峰 ,即转子与轴承座产生了强烈的耦合 ,较低的主

频率为轴承座的主频率 ,也为转子的刚体振动主

频率 ,较高的频率为转子的一阶弯曲振动的主频

率. 而较高的轴承座与机匣的连接刚度 (即支承刚

度) ,使转子与轴承座的振动耦合作用降低 ,因此

转子未出现刚体振动主频率 ,而仅仅出现了转子

的一阶弯曲振动的主频率. 同时由于支承刚度的

降低 ,系统响应的混沌现象大大减少 ,仅仅出现在

速度较高的区域 ,这也是为何在实际转子2轴承2
机匣系统中很难观察到转子混沌现象的原因.

图 12 　不同轴承座2机匣刚度下转子响应分叉图

Fig. 12 　Bifurcation plot of rotor response under

various bearing house2stator stiffness
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3 　结　论

　　(1) 建立了转子2滚动轴承2机匣耦合系统动

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 ;在转子轴承系统故

障中充分考虑了转子不平衡和碰摩故障. 并通过

变步长龙格库塔法进行了数值仿真计算.

　　(2) 研究了转子2滚动轴承2机匣耦合系统在

低转速下系统所出现的旋转频率和 VC 振动频率

以及它们的组合频率所产生的拟周期运动 ;发现

了在临界转速以前 ,碰摩故障将产生较大的高次

谐波 ,其中 2 倍频率较大 ;在临界转速以后 ,碰摩

故障将产生较大的分数次谐波. 这对于识别碰摩

故障具有重要意义.

　　(3)较大的碰摩刚度 ,使得转子与机匣之间产

生了强烈的耦合振动 ,在转子响应中可以明显看

出所存在的两个共振峰 ,分别代表了转子和机匣

的主振动频率. 而较低的碰摩刚度使转子与机匣

的耦合较弱 ,机匣主频率不能出现在转子响应中.

　　(4)随着偏心量的增加 ,转子不平衡力逐渐起

主导作用 ,碰摩力也随之增加 ,转子与机匣的耦合

作用加强 ,系统响应的混沌现象明显减少.

　　(5)机匣与基础之间连接刚度较低时 ,转子与

机匣的耦合作用增加 ,在转子响应中出现了两个

共振频率 ,分别代表机匣和转子的主振动 ,当较高

时 ,转子与机匣的耦合作用减弱 ,机匣对转子系统

响应的影响较小 ;可以忽略机匣的影响.

　　(6) 较低的轴承座与机匣的连接刚度使转子

与轴承座产生了强烈的耦合 ,转子响应中出现了

刚体振动频率和一阶横向弯曲振动频率. 而当轴

承座与机匣的连接刚度较高时 ,使转子与轴承座

的振动耦合作用降低 ,转子响应中不出现刚体振

动主频率 ,而仅出现转子的一阶弯曲振动频率. 同

时由于支承刚度的降低 ,系统响应的混沌现象大

大减少 ,仅仅出现在速度较高的区域.
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