
收稿日期：2021-12-16 基金项目：国家科技重大专项（2017-ⅠV-0008-0045）资助
作者简介：陈果（1972），男，博士，教授。

引用格式：陈果，杨默晗，李伦绪，等 . 转子支承不对中故障建模与机理分析[J].航空发动机，2023，49（3）：75-88. CHEN Guo，YANG Mohan，LI
Lunxu，et al. Modeling and mechanism analysis of rotor-bearing misalignment fault[J]. Aeroengine，2023，49（3）：75-88.

转子支承不对中故障建模与机理分析

陈 果 1，杨默晗 2，李伦绪 3，赵紫豪 3

（1.南京航空航天大学 通用航空与飞行学院，江苏溧阳 213300；2.中国航发湖南动力机械研究所，湖南株洲 412002；
3.南京航空航天大学 民航学院，南京 210016）

摘要：针对工程实际所出现的不对中现象，建立了一个转子支承不对中故障的通用模型。将任意形式的联轴器在径向刚度和

角向刚度等效的前提下简化为 1个等效模型，该模型与实际的总体径向刚度和角向刚度等效，依据实际联轴器刚度计算得到等效

模型参数；根据等效联轴器模型推导出转子系统由于连接对角向位置的不均匀、连接刚度的差异性和非线性等不确定性因素所产

生的不对中激励力，基于此建立含转子支承不对中故障的转子-支承耦合动力学模型。通过故障仿真分析得到转子支承不对中故

障激励下的振动特征，通过数值仿真验证了平行不对中和角度不对中故障的 2倍频和 4倍频现象，以及由于角度不对中产生的 1
倍频轴向振动现象。利用含套齿联轴器的 3支点转子故障模拟试验器进行了特征转速下多种不对中工况的振动响应试验，通过

比较仿真结果的精度达到85%以上，表明所提出的转子支承不对中故障通用模型的正确有效性。
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Abstract：Aimming to the misalignment phenomenon that occurs in engineering practice, a general model of rotor misalignment fault
was established. Any form of coupling can be simplified into an equivalent model with equivalent radial stiffness and angular stiffness. The
model is equivalent to the actual coupling in terms of overall radial stiffness and angular stiffness. The equivalent model parameters were
calculated according to the actual coupling stiffness. Based on the equivalent coupling model, the misalignment excitation forces of the rotor
system were derived due to the uncertainty factors such as angular nonuniformity of connectors, differences in connection stiffness, and non⁃
linearity. Based on this, the rotor-bearing coupling dynamic model with the rotor-bearing misalignment fault was established. The vibration
characteristics under the fault excitation of the rotor bearing misalignment were obtained by the fault simulation analysis, and the 2X fre⁃
quency and 4X frequency phenomena due to parallel and angular misalignment, as well as the 1X frequency axial vibration phenomenon
caused by angular misalignment, were verified by the numerical simulation. The vibration response tests under various misalignment condi⁃
tions at characteristic speeds were carried out by using a 3-bearing rotor fault simulation tester with a spline coupling, compared with the
test results the accuracy of the simulation results is more than 85%, which indicates that the proposed general model of rotor-bearing mis⁃
alignment fault is correct and effective.
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0 引言

转子支承不对中故障的建模方法可以分为 3类：

1是根据考虑不对中因素的几何关系和受力分析所

给出联轴器环节的力和力矩激励公式；2是根据直接

建立考虑具有不对中特征的联轴器环节在内的转子
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系统动力学方程；3是将联轴器环节视为包含平动和

转动运动的 6自由度节点所组成的单元、组集到转子

系统中进行基于有限元的不对中动力学分析。

第 1类方法最具有代表性的研究工作有：Gib⁃
bons[1]在前人研究基础上，推导了平行不对中套齿联

轴器和柔性联轴器的附加力和力矩的计算公式；

Sekhar等[2]在Gibbons的基础上推导了偏角不对中力

计算公式，与前者合称为 Gibbons-Sekhar公式；Xu
等[3]根据Hooke铰（万向节联轴器）的力学分析导出了

驱动轴和被动轴存在倾角时所引起的不对中力矩；

Lee等[4]在 Gibbons和 Xu研究基础上，建立不对中转

子系统时将深沟球轴承非线性刚度特性纳入其中，给

出了联轴器不对中的力分解公式，提出联轴器组合不

对中引起的附加力、力矩包括 2部分，一部分是由传

递的扭矩引起的，另一部分是由联轴器本身的变形引

起的。国内韩捷[5]、李明等[6]描述了不对中齿式联轴

器的内齿任一节点的运动轨迹，也给出了根据齿式联

轴器不对中的运动几何关系所导出的平行不对中和

角度不对中的作用力和力矩；赵广等[7]推导了花键联

轴器不对中啮合力模型，研究了不对中啮合力对转

子-花键联轴器系统动力学特性的影响规律。第 2类
方法的研究工作有：Al-Hussain等[8]利用运动学分析

和 Lagrange方程建立了带有刚性联轴器平行不对中

的两跨 Jeffcott转子系统的无量纲动力学方程，分析

了横向和扭转振动，数值仿真结果表示在瞬态条件下

假如系统中仅有平行不对中，那么系统的固有频率将

会被激发，在稳态条件下 1倍频振动信号出现在弯曲

和扭转 2个维度，这意味着平行不对中是弯扭振动的

激励源；Al-Hussain[9]还利用转动刚度假设建立了柔

性联轴器弯扭耦合模型，进而分析了角度不对中量和

联轴器刚度不同时的 2跨转子系统的稳定性；张振波

等[10]利用 Lagrange能量法建立了适应航空发动机柔

性转子系统在不同心和不平衡激励作用下的动力学

模型，揭示了转子振动响应中非线性振动特征的产生

机理和影响因素。第 3类方法的典型研究成果有

Sekhar等[11]利用具有变形位移、倾斜角、剪力、弯矩等

自由度的 8自由度梁单元对联轴器进行建模，分析了

具有平行和角度不对中的转子系统的动力学问题；

Patel等[12]通过有限元建模和试验刚度识别，建立了弯

曲-轴向-扭转自由度的联轴器平行和角度不对中的

刚度矩阵，研究了亚临界转速下的转子稳态响应。

本文在联轴器刚度等效（包括径向刚度和角向刚

度等效）的基础上，建立统一的转子支承不对中故障

动力学模型，并将故障模型导入转子-支承耦合动力

学模型进行仿真分析，通过故障仿真结果解释实际不

对中故障所出现的各种特征及规律。

1 转子支承不对中故障统一模型

1.1 联轴器等效模型

为了对各种形式的联轴器[13,14]进行转子支承不对

中下的故障激励分析，需要建立联轴器等效模型，如

图 1所示。假设左右 2个半联轴器用N个连接对连接

而成，连接对的作用力均分布在以 R为半径的圆周

上。设每个连接对的径向刚度和轴向刚度分别为 k r
和 ka，其中径向刚度定义为在垂直于连接对轴线方向

产生单位位移所需要施加的作用力；轴向刚度定义为

在沿连接对轴线方向产生单位位移所需要施加的作

用力。

（1）总体径向刚度与等效联轴器连接对径向刚度

的关系。

从图 1中可见，设左右 2个半联轴器在 x轴方向

产生相对位移Δ，则 2个半联轴器之间在 x方向的相

对作用力为

FTr = kTrΔ （1）
设ϕi为第 i个连接对的角位置，即

ϕi =
( i - 1 )·2π

N
, i = 1,2, ...,N （2）

则第 i个连接对的径向变形量为

Δri = Δcos ϕi （3）
第 i个连接对的径向力及其在 x方向的分力为

FTri = k rΔri = k rΔcos ϕi （4）
FTrxi = FTricos ϕi = k rΔcos ϕicos ϕi （5）

所有连接对在 x方向的合力为

图1 联轴器等效模型
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FTrx =∑
i = 1

N

k rΔcos ϕicos ϕi （6）
由于FTr = FTrx，根据式（1）和式（6）可得联轴器的

整体等效径向刚度为

kTr =∑
i = 1

N

k rcos ϕi cos ϕi （7）
（2）总体轴向刚度与等效联轴器连接对轴向刚度

的关系。

联轴器的整体等效径向刚度 kTa为

kTa = N·ka （8）
（3）总体角向刚度与等效联轴器连接对轴向刚度

的关系。

若要使得右半联轴器在 xoz平面内产生 1个转角

a，则需要施加绕 y轴的力矩，可按如下步骤分析

第 i个连接对的角位置为

ϕi =
( i - 1 )·2π

N
, i = 1,2, ...,N （9）

每个连接对的轴向力为

Fzi = ka δi = -kaRbsin αcos ϕi （10）
每个连接对轴向力产生的绕 y轴的力矩为

Myi = -FziRbcos ϕi （11）
所有连接对产生的绕 y轴的力矩为

MTy =∑
i = 1

N

Myi =∑
i = 1

N -FziRbcos ϕi

=∑
i = 1

N

kaRb 2sin αcos2 ϕi

≈ ( )kaRb 2∑
i = 1

N cos2 ϕi α

（12）

可得联轴器整体等效角向刚度为

kTθ = MTy /α = kaRb 2∑
i = 1

N cos2ϕi （13）
由此可见，假设等效联轴器的模型参数包括连接

对的数目N、作用半径Rb、径向刚度 k r和轴向刚度 ka。

则可以采用试验或仿真的方式获取联轴器的等效模

型。其步骤为

（1）对联轴器进行试验或仿真，获取联轴器总体

径向刚度 kTr和角向刚度 kTθ；

（2）测量联轴器的连接对数目及其作用半径Rb；

（3）根据式（7）求出单个连接对的径向刚度为

k r = kTr

∑
i = 1

N cos2 ( ϕi)
（14）

根据式（13）求出单个连接对的轴向刚度为

ka =
kTθ

Rb 2∑
i = 1

N cos2ϕi

（15）

1.2 平行不对中

设左、右 2个半联轴器有N对相互连接的点对，

每对连接点的径向刚度 k r。设转轴产生平行不对中，

其不对中量为Δ，如图2所示。图中表示左、右半联轴

器在 x方向产生平行不对中，其中，左边比右边低。

在实际情况中，存在如下3种不确定情况：

（1）连接对周向位置的不均匀性。2个半联轴器

上不同时刻等效连接点的相对位置如图 3（a）所示，

对左半联轴器，从右向左看，在 t时刻，设第 i个连接

点与 x轴的夹角为ϕi ( t )，如式（16）所示，式中ϕ0为不

对中的方向，ϕ0 = 0为 x方向的不对中，其中，左低右

高；ϕ0 = π为 x方向的不对中，其中，左高右低；ϕ0 =
π/2为 y方向的不对中，其中，左低右高；ϕ0 = 3π/2为
y方向的不对中，其中，左高右低；依次类推。

实际中各连接对的周向位置往往不能保证绝对

均匀，假设角向位置离散角度为 k r，k r为-1到1之间均

图2 平行不对中

（a）不同时刻等效连接点的相对位置
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匀分布的随机数，k r，则考虑各连接对角向位置不均

匀后的连接对角向位置为

ϕi ( t ) = ( i - 1 )·2πN
+ ϕ0 + ωt + ri·( ΔDegπ

180 )（16）
（2）连接对连接刚度的差异性。实际等效联轴器

的各连接对刚度不可能完全相同，由于装配和制造因

素会存在较小差异。在仿真分析中，为了模拟各连接

对的刚度所存在的较小差异，假设根据式（14）计算得

到连接对的连接对平均径向连接刚度 k r，假设刚度离

散系数为D = 0.1，ri为-1~1之间均匀分布的随机数，

i = 1, 2,…,N，则考虑各连接对连接刚度差异性后的

连接刚度值为

k ri = (1 + D·ri)·k r （17）
（3）连接对连接刚度的非线性。实际等效联轴器

的各连接对的径向刚度均具有一定非线性，往往存在

硬弹簧的非线性特性。在仿真分析中，为了模拟各连

接对的径向刚度存在的硬弹簧特性，假设根据式（14）
计算得到连接对的径向刚度 k r，设第 i个连接对在 t时

刻的相对位移为Δx，非线性因子为 a，则非线性弹性

力为

F ri = kr·Δx + α·Δx3 （18）
在考虑以上 3种不确定因素后，计算平行不对中

所引发的不对中激励。

从图 3（b）中可见，在不同时刻，2个半联轴器的

第 i个等效连接点之间的径向距离随着转子的不同转

动角位置ϕi(t)而发生变化。设 t时刻，连接弹簧上的 2
个点 1和点 2，分别作用于半联轴器 1和 2，其周向角

位置为ϕi(t)，则弹簧的径向变形为

Δri = Δcosϕi ( t ) （19）
因此，第 i个连接弹簧的径向力在 x和 y方向的分

力为

ì
í
î

Fix = k riΔcos ϕi ( t ) cos ϕi ( t )
Fiy = k riΔcos ϕi ( t ) sin ϕi ( t ) （20）

在 t时刻，作用于左半联轴器的力分别为

ì

í

î

ï
ï

ï
ï

Fx =∑
i = 1

N

Fix =∑
i = 1

N

kriΔcos ϕi ( t ) cos ϕi ( t )
Fy =∑

i = 1

N

Fiy =∑
i = 1

N

kriΔcos ϕi ( t ) sin ϕi ( t )
（21）

1.3 角度不对中

设 2个半联轴器由螺栓或套齿等柔性或刚性联

轴器连接，联轴器的由N对连接点对连接而成，每对

连接的轴向刚度为 ka，作用半径为Rb。转子角度不对

中模型如图 4（a）所示，沿 z轴从右向左观察，如图 4
（b）所示。

同上一节所述连接对存在 3种不确定情况，类似

地，得出以下结论：

（1）考虑各连接对角向位置差异性后的连接对角

向位置为

ϕi ( )t = ( )i - 1 ·2π
N

+ ϕ0 + ωt + ri·( )ΔDegπ
180 （22）

式中：ϕ0为不对中的方向，ϕ0=0°和ϕ0=180°为 xoz平面

的角度不对中，如图 4（a）所示即为ϕ0=0°的情形；ϕ0=
90°和ϕ0=270°为 yoz方向的不对中；依次类推，ϕ0为其

他角度时将代表在其他平面的角度不对中。

（2）考虑各连接对连接刚度差异性后的连接对连

接轴向刚度值为

kai = ( )1 + D·ri ·ka （23）
（3）考虑连接对轴向连接刚度的非线性，可得非

线性弹性力为

Fai = ka·Δx + α·Δx3 （24）
同理，在考虑上述不确定性因素影响后，计算角

度不对中所引发的不对中激励。

显然，在联轴器连接前，转轴 1、2已经存在角向

不对中，设在 t=0时刻，转子 1、2的角向不对中为绕 y

轴正向，不对中角度为a。

2个半联轴器上不同时刻第 i对连接点的相对位

图3 2个半联轴器上不同时刻等效连接点的相对位置

（b）连接对连接刚度
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置如图 4（c）所示。从图 4（c）中可见，在不同时刻，2
个半联轴器的等效连接点之间的轴向距离随着转子

的不同转动角位置而发生变化。

设在 t=0时刻，转子1、2的角度不对中为绕 y轴正

向 a，设第 i对连接点在 t=0时刻时在 x轴正上方，设转

轴角速度为ω。显然，随着转轴的旋转，当旋转角度

ϕi(t)=0时连接对受压；当ϕi(t)=π/2和ϕi(t)=3π/2时连接

对不受力；当 ϕi(t)=π时，连接对受拉。由此可见，该

连接对随转轴旋转 1周时，第 i对连接点从受压变为

不受力，再变为受拉，再变为不受力，再变为受压，循

环往复。显然第 i对连接点的变形量与不对中角度和

旋转角度均相关，即

δi ( t ) = -Rbsin αcos ϕi ( t ) （25）
该第 i对连接点在 t时刻的轴向力为

Fzi ( t ) = kai δi ( t ) = -kai Rbsin αcos ϕi ( t ) （26）
绕 x轴的力矩为

Mxi ( t ) = Fzi ( t ) Rbsin ϕi ( t ) （27）
绕 y轴的力矩为

Myi ( t ) = -Fzi ( t ) Rbcos ϕi ( t ) （28）
则在 t时刻，作用于左半联轴器的力分别为

ì

í

î

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

Fx ( t ) =∑
i = 1

N

Fxi ( t )
Mx ( t ) =∑

i = 1

N

Mxi ( t )
My ( t ) =∑

i = 1

N

Myi ( t )
（29）

由此可见，角度不对中将产生轴向附加力和绕径

向 x轴和径向 y轴的附加力矩。显然，作用于右半联

轴器的作用力为其反作用力和力矩。

2 转子支承不对中故障仿真分析及机理

2.1 含膜片联轴器的转子试验器简介

为了通过仿真分析研究转子支承平行不对中和

角度不对中的故障机理，利用 1个含膜片联轴器的转

子试验器进行仿真分析，含膜片联轴器的转子试验器

如图 5所示。该转子试验器主要包括短轴、长轴、2个
转盘、联轴器、法兰盘、轴承座等。膜片联轴器 3维模

型如图6所示。

2.2 含膜片联轴器的转子试验器动力学模型

含膜片联轴器的转子试验器动力学模型如图 7

图4 角度不对中

（a）角度不对中模型

（b）连接对的 z轴向

（c）连接对受力变化

图5 含膜片联轴器的转子试验器
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所示。在含膜片联轴器的

转子试验器中，具有 1个
膜片联轴器连接 2段轴，1
段短轴和 1段长轴。短轴

上有法兰盘 P1、转盘 P2。

长轴上有转盘 P3；试验器

具有 4个支承 S1、S2、S3、S4。

其中，S1、S2支承在短轴上，

S3、S4支承在长轴上。各部分在转轴上的位置分别为

L1、L2、L3、L4、L5、L6、L7、L8。

2.3 含膜片联轴器的转子试验器动力学模型参数

利用文献[15]的转子-支承耦合动力学建模和仿

真分析方法，仿真分析含膜片联轴器的转子试验器不

对中故障振动响应。

建立了短轴、长轴、联轴器模型，其中短轴共有 8
个单元，长轴共有 12个单元，短轴的 1、5节点分别存

在法兰盘、转盘1，短轴的3、7节点存在支承，长轴的7
节点存在转盘 2，长轴的 3、11节点存在支承。转子-
基础支承刚度参数分别见表 1。转子-基础支承刚度

参数见表2。

2.4 不对中故障仿真分析

根据表 2中的联轴器总体径向刚度和角向刚度，

根据膜片联轴器的特征，设定连接对数目N=4，连接

对作用半径Rb=50 mm。则可根据式（14）和式（15）得

到连接对的径向刚度 kr和轴向刚度 ka。

2.4.1 平行不对中仿真分析

2.4.1.1 等效联轴器的理想情形

首先考虑理想的等效联轴器情形，即，等效联轴器

的各连接对刚度相同、角向位置均匀分布、连接对刚度

不存在非线性。在仿真分析中设置各转盘的不平衡偏

心距均为 0.01 mm，平行不对中量设置为 0.5 mm。转

速为6000 r/min。膜片联轴器左端转子节点频谱如图8
所示，膜片联轴器右端转子节点频谱如图9所示。

从图中可见，平行不对中并没有出现 2倍频现

象。其原因在于，在平行不对中情况下，尽管每个联

轴器在 x和 y方向的分力均具有 2倍频，但是由于多

个连接对的 2倍频作用力相互抵消，最终在合力中并

不能产生2倍频。

2.4.1.2 等效联轴器的各连接对角向位置不均匀的情形

考虑等效联轴器的各连接对角向位置存在分布

图7 含膜片联轴器的转子试验器动力学模型

L1 L2 L3 L4 L5 L6 L7 L8

Fyb4

Fxb4

S4E, I
μ, L
ρ, R

P3
Fyb3Fyb2

C

S3S2S1

P2P1

Fxb3Fxb2Fxb1
y

z
x
Φ

ψ

Fyb1

参数

RK1
RK2
RK3
RK4

轴向线

刚度/
×106（N/m）

10
10
10
1

轴向线

阻尼/
（N·s/m）
1000
1000
1000
1000

径向水平线

刚度/
×106（N/m）
100
100
100
10

径向水平线

阻尼/
（N·s/m）
1000
1000
1000
1000

径向垂直线

刚度/
×106（N/m）
100
100
100
10

径向垂直线

阻尼/
（N·s/m）
1000
1000
1000
1000

表1 转子-基础支承刚度参数

参数

FC1

径向刚度/（N/m）
1×106

角向刚度/（N/m）
1×104

表2 联轴器刚度参数

图8 膜片联轴器左端转子节点频谱（理想）

图9 膜片联轴器右端转子节点频谱（理想）

图6 膜片联轴器3维模型
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不均匀的情形。该情形下，连接对的径向刚度相同、

且不存在非线性。在仿真分析中，假设角向位置离散

角度 ΔDeg为 1°，ri为-1到 1之间的均匀分布的随机

数，i=1,2,…,N，则根据式（16）可以计算考虑各连接对

角向位置差异性后的连接对角向位置。

设置各转盘的不平衡偏心距均为 0.01 mm，平行

不对中设置为 0.5 mm。转速为 6000 r/min。膜片联

轴器左端转子节点频谱如图 10所示，膜片联轴器右

端转子节点频谱如图11所示。

从图中可见，考虑各连接对轴向位置不均匀后，

出现了较为明显的 2倍频特征。其原因在于，在平行

不对中情况下，每个联轴器在 x和 y方向的分力均具

有2倍频，理想情况下，多个连接对的2倍频作用力会

相互抵消，但是在连接对的角向位置出现不均匀分布

时，则不能完全抵消，所以最终在合力中产生了2倍频。

2.4.1.3 等效联轴器的各连接对刚度存在差异性的情形

考虑等效联轴器的各连接对刚度存在较小差异

的情形。该情形下，连接对的角向位置均匀分布、连

接对刚不不存在非线性。仿真计算中设定式（17）中

的刚度离散系数D=0.1。

设置各转盘的不平衡偏心距均为 0.01 mm，平行

不对中设置为 0.5 mm。转速为 6000 r/min。膜片联

轴器左端转子节点频谱如图 12所示，膜片联轴器右

端转子节点频谱如图13所示。

从图中可见，当考虑各连接对的刚度差异性的情

况下，转子振动加速度响应出现了明显的 2倍频特

征。其原因在于，当各连接对径向刚不存在差异时，

在平行不对中情况下，多个连接对的 2倍频作用力不

能完全抵消，所以最终在合力中产生了2倍频。

2.4.1.4 等效联轴器的各连接对刚度非线性的情形

考虑等效联轴器的各连接对的径向刚度存在硬

弹簧的非线性特性。该情形下，连接对的径向刚度相

同、不存在角向位置偏差。在仿真分析中，设置刚度

的非线性因子 a=1×1011，根据式（18）计算得到第 i个

连接对在 t时刻的非线性弹性力。

设置各转盘的不平衡偏心距均为 0.01 mm，平行

不对中设置为 0.5 mm。转速为 6000 r/min。膜片联

轴器左端转子节点频谱如图 14所示，膜片联轴器右

端转子节点频谱如图15所示。

从图中可见，当考虑各连接对的刚度存在非线性

图10 膜片联轴器左端转子节点频谱（角向位置不均匀）

图11 膜片联轴器右端转子节点频谱（角向位置不均匀）

图12 膜片联轴器左端转子节点频谱（刚度存在差异性）

图13 膜片联轴器右端转子节点频谱（刚度存在差异性）
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时，转子振动加速度响应出现了明显的 4倍频特征。

其原因在于，当各连接对径向刚度存在非线性时，在

平行不对中情况下，多个连接对的 2倍频作用力仍然

会完全抵消，所以最终在合力中不产生 2倍频，但是

由于非线性刚度的存在，使得响应中出现了高次谐

波，导致4倍频的出现。由此可见，不对中故障的4倍
频的出现是由于连接刚度的非线性所致。需要指出

的是，如果转子支承不出现平行不对中，则左右 2个
半联轴器的相对位移很小，刚度非线性很难体现出

来，所以不可能出现 4倍频成分，4倍频的出现是平行

不对中和刚度非线性的综合结果。

2.4.1.5 综合情形

综合考虑等效联轴器的各连接对的角向位置均

匀性、径向刚度差异性以及刚度非线性特性，进行不

对中故障仿真。同时，设置各转盘的不平衡偏心距均

为 0.01 mm，平行不对中设置为 0.5 mm。转速为 6000
r/min。膜片联轴器左端转子节点频谱如图 16所示，

膜片联轴器右端转子节点频谱如图17所示。

从图中可见，综合考虑各连接对的角向位置均匀

性、径向刚度差异性、以及刚度非线性特性时，转子响

应中出现了 2倍频和 4倍频分量，其中各连接对的角

向位置均匀性、径向刚度差异性是 2倍频分量的来

源，4倍频分量是刚度非线性的来源。

2.4.2 角度不对中仿真分析

2.4.2.1 等效联轴器的理想情形

首先考虑理想的等效联轴器情形，即等效联轴器

的各连接对刚度相同、角向位置均匀分布、连接对刚

度不存在非线性。在仿真分析中设置各转盘的不平

衡偏心距均为 0.1 mm，角度不对中设置为 0.5°。转速

为 6000 r/min。膜片联轴器左端转子节点频谱如图

18所示，膜片联轴器右端转子节点频谱如图19所示。

图14 膜片联轴器左端转子节点频谱（刚度非线性）

图15 膜片联轴器右端转子节点频谱（刚度非线性）

图16 膜片联轴器左端转子节点频谱（综合）

图17 膜片联轴器右端转子节点频谱（综合）

图18 膜片联轴器左端转子节点频谱（理想）
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从图中可见，在理想情形下，角度不对中并没有

是转子径向振动出现 2倍频现象，也没有使转子产生

了频率为转速 1倍频的轴向振动。其原因在于，在角

度不对中情况下，尽管每个联轴器在绕 x和 y方向的

分力矩均具有 2倍频，但是由于多个连接对的 2倍频

作用力矩相互抵消，最终在合力矩中并不能产生 2倍
频。尽管每个联轴器在轴向的分力均具有 1倍频，但

是由于多个连接对的 1倍频轴向作用力相互抵消，最

终在轴向合力为0，轴向振动并未出现。

2.4.2.2 等效联轴器各连接对角向位置不均匀情形

考虑等效联轴器的各连接对角向位置存在分布

不均匀的情形。该情形下，连接对的径向刚度相同、

且不存在非线性。在仿真分析中，假设角向位置离散

角ΔDeg为 1°，ri为-1到 1之间的均匀分布的随机数，i=
1,2,…,N，则根据式（22）可以计算考虑各连接对角向

位置差异性后的连接对角向位置。

设置各转盘的不平衡偏心距均为 0.01 mm，角度

不对中设置为 0.5°。转速为 6000 r/min。膜片联轴器

左端转子节点频谱如图 20所示，膜片联轴器右端转

子节点频谱如图 21所示，膜片联轴器两端转子节点

轴向振动如图22所示。
从图中可见，考虑各连接对轴向位置不均匀后，

出现了较为明显的 2倍频特征。角度不对中使在联

轴器两端转子产生了频率为转速 1倍频的轴向振动，

且相位相反。其原因在于，考虑各连接对轴向位置不

均匀后，多个连接对的 2倍频作用力矩和 1倍频轴向

力不能相互完全抵消，最终在合力矩中产生了 2倍
频，在轴向合力产生了轴向力，轴向振动出现，同时，

联轴器两端的轴向振动为反相。

2.4.2.3 等效联轴器的各连接对刚度存在差异性的情形

考虑等效联轴器的各连接对刚度存在较小差异

图19 膜片联轴器右端转子节点频谱（理想）

图20 膜片联轴器左端转子节点的频谱（角向位置不均匀）

图21 膜片联轴器右端转子节点的频谱（角向位置不均匀）

图22 膜片联轴器两端转子节点的轴向振动

（角向位置不均匀）

（a）时域波形

（b）频谱
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的情形。该情形下，连接对的角向位置均匀分布、连

接对刚不不存在非线性。仿真计算中设定式（23）中

的刚度离散系数D=0.1。
设置各转盘的不平衡偏心距均为 0.1 mm，角度

不对中设置为 0.5°。转速为 6000 r/min。膜片联轴器

左端转子节点频谱如图 23所示，膜片联轴器右端转

子节点频谱如图 24所示，膜片联轴器两端转子节点

轴向振动如图25所示。

从图中可见，当考虑各连接对的刚度差异性的情

况下，转子振动加速度响应出现了明显的 2倍频特

征。同时，角度不对中使在联轴器两端转子产生了频

率为转速 1倍频的轴向振动，且相位相反。其原因在

于，当考虑各连接对的刚度差异性的情况下，多个连

接对的2倍频作用力矩和1倍频轴向力不能相互完全

抵消，最终在合力矩中产生了 2倍频，在轴向合力产

生了轴向力，轴向振动出现，同时，联轴器两端的轴向

振动为反相。

2.4.2.4 连接对刚度非线性的情形

考虑等效联轴器的各连接对的径向刚度存在硬

弹簧的非线性特性。该情形下，连接对的径向刚度相

同、不存在角向位置偏差。在仿真分析中，设置刚度

的非线性因子 a=1×1011，根据公式（24）计算得到第 i

个连接对在 t时刻的非线性弹性力。

设置各转盘的不平衡偏心距均为 0.01 mm，平行

不对中设置为 0.5 mm。转速为 6000 r/min。膜片联

轴器左端转子节点频谱如图 26所示，膜片联轴器右

端转子节点频谱如图27所示。

从图中可见，当考虑各连接对的轴向刚度存在非

线性时，转子振动加速度响应出现了明显的 4倍频特

征。角度不对中并没有使转子径向振动出现 2倍频

图23 膜片联轴器左端转子节点频谱（刚度存在差异性）

图24 膜片联轴器右端转子节点频谱（刚度存在差异性）

图25 膜片联轴器两端转子节点轴向振动（刚度存在差异性）

（a）时域波形

（b）频谱

图26 膜片联轴器左端转子节点频谱（刚度非线性）
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现象，也没有使转子产生了频率为转速 1倍频的轴向

振动。其原因在于，考虑各连接对的轴向刚度存在非

线性的情况下，多个连接对的 2倍频作用力矩和 1倍
频轴向力仍然相互完全抵消，最终在合力矩中不产生

2倍频，在轴向合力不产生轴向力，轴向振动不出现。

但是在非线性轴向刚度下，由于角度不对中的存在，

刚度非线性被激发，从而产生 4倍频振动，需要指出

的是，如果没有角向不对中，则轴向刚度的非线性不

会被激发，系统也不将产生 4倍频振动，4倍频是角度

不对中和轴向刚度非线性的综合结果。

2.4.2.5 综合情形

综合考虑等效联轴器的各连接对的角向位置均

匀性、径向刚度差异性以及刚度非线性特性，进行不

对中故障仿真。同时，设置各转盘的不平衡偏心距均

为 0.01 mm，角度不对中设置为 0.5 mm。转速为 6000
r/min。膜片联轴器左端转子节点频谱如图 28所示，

膜片联轴器右端转子节点频谱如图 29所示，膜片联

轴器两端转子节点轴向振动如图30所示。

从图中可见，当综合考虑各连接对的均匀性、径

向刚度差异性以及刚度非线性特性的情况下，转子振

动加速度响应出现了明显的 2倍频特征，且转子振动

加速度响应出现了明显的 4倍频特征，同时，角度不

对中使在联轴器两端转子产生了频率为转速 1倍频

的轴向振动，且相位相反。

从图中可见，综合考虑各连接对的角向位置均匀

性、径向刚度差异性以及刚度非线性特性时，转子响

应中出现了 2倍频和 4倍频分量，其中各连接对的角

向位置均匀性、径向刚度差异性是 2倍频径向振动和

1倍频轴向振动的来源，4倍频振动分量是轴向刚度

非线性的来源。

图27 膜片联轴器右端转子节点频谱（刚度非线性）

图28 膜片联轴器左端转子节点频谱（综合）

图29 膜片联轴器右端转子节点频谱（综合）

图30 膜片联轴器两端转子节点轴向振动（综合）

（a）时域波形

（b）频谱
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3 含套齿联轴器的转子不对中试验

3.1 转子不对中故障模拟试验方案

为了研究某型航空发动机低压转子的不对中故

障机理，设计并搭建了含套齿联轴器的 3支点转子模

拟试验器，如图 31所示。该试验器可通过转动径向

偏移手柄实现支承 3水平方向的平移，以此模拟不同

程度的转子角度不对中故障。

依据利用文献[15]的建模方法，建立了含套齿联

轴器的 3支点转子试验器耦合动力学模型，并通过模

态试验验证了动力学模型的正确有效性。限于篇幅，

详细的建模过程在此不再详述。将本文提出的支承

不对中模型导入含套齿联轴器的 3支点转子试验器

动力学模型中，通过仿真分析得到不对中故障激励下

的动力学响应，将仿真结果与与试验结果进行比较分

析，并以此来验证不对中模型的正确有效性。

不对中模拟试验中，转子信号采集测点布置方案

如图 32所示，转盘 1和转盘 2之间、套齿联轴器附近

和转盘 3附近水平和铅锤方向布置有电涡流位移传

感器，转子法兰盘处安装有光电转速传感器。传感器

信号经过前置放大器和数据采集器处理后输出到计

算机端，由计算机进行振动信号的采集和分析。

转子不对中故障模拟试验器第 1阶临界转速为

3000~4000 r/min，转子在1800 r/min转速附近，振动信

号表现出明显的不对中故障特征，故选取 1800 r/min
为特征转速，分析多种不对中工况下各测点的振动信

号特征，并与仿真结果进对比验证。

3.2 试验结果与分析

测点 2位于联轴器附近，故障特征信号更为明

显，故以测点 2Y为例进行振动响应分析，研究随角度

不对中量增加，转子系统振动响应的演变趋势。

多种不对中工况下 2Y测点振动位移响应时域波

形及频谱特征试验和仿真结果如图 33~35所示。从

试验结果可以看出，在支承不对中故障下，转子振动

信号出现明显的 2和 4倍频故障特征，且随着不对中

量增加，2倍频幅值逐渐增加，幅值增加速度逐渐加

快。当转子不对中量增加到一定程度时，振动信号中

出现更为复杂的频率成分，在角度不对中量为 0.45°
时，振动信号中出现3、5和6倍频等其他频率成分。

试验与仿真信号倍频分量幅值对比见表 8，从表图31 含套齿联轴器的3支点转子模拟试验器

图32 信号采集测点布置方案

（a）转子不对中试验实物

（b）支承3平移机构

（a）时域波形（试验）

（b）频谱（试验）
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中可见，多种不对中工况下，不对中故障振动响应 1、
2、4倍频幅值的仿真精度均达到 85%以上，仿真模型

能够准确模拟实际转子试验器的动力学行为，验证了

图33 2Y测点振动位移响应时域波形及频谱（0.15°不对中）

图34 2Y测点振动位移响应时域波形及频谱（0.30°不对中）

（c）时域波形（仿真）

（d）频 谱（仿真）

（a）时域波形（试验）

（b）频谱（试验）

（c）时域波形（仿真）

（d）频谱（仿真）

图35 2Y测点振动位移响应时域波形及频谱（0.45°不对中）

（a）时域波形（试验）

（b）频谱（试验）

（c）时域波形（仿真）

（d）频谱（仿真）

不对中工况

0.15°不对中

0.30°不对中

0.45°不对中

倍频分量

1
2
4
1
2
4
1
2
4

试验幅值/mm
0.0538
0.0830
0.0245
0.0541
0.0985
0.0141
0.0462
0.1120
0.0221

仿真幅值/mm
0.0473
0.0815
0.0227
0.0472
0.1002
0.0132
0.0471
0.1135
0.0228

误差/%
12.08
1.81
7.35
12.75
1.73
6.38
1.95
1.34
3.17

表8 试验与仿真振动位移响应倍频分量幅值比较
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转子支承不对中故障模型的正确性。

4 结论

（1）提出了一种通用的转子支承不对中故障模

型，建立了等效联轴器模型，推导了等效联轴器参数

计算方法。

（2）考虑了实际联轴器中可能出现的连接对角向

位置不均匀性、连接刚度的差异性、以及连接刚度的

非线性等特性，推导了基于等效联轴器模型的转子平

行不对中和角度不对中故障的激励力模型。

（3）以含膜片联轴器的转子试验器动力学模型为

例，仿真分析了平行不对中和角度不对中故障下的转

子振动响应，结果表明：不考虑角向位置不均匀性、连

接刚度的差异性、以及连接刚度的非线性等特性的理

想情形下，平行不对中和角向不对中均不能产生工程

实际中所观察到的 2、4倍频，以及轴向振动现象；考

虑角向位置不均匀性、连接刚度的差异性的情形，平

行不对中和角向不对中将产生 2倍频的径向振动，以

及 1倍频的轴向反相振动现象；考虑刚度的非线性特

性，平行不对中和角向不对中将激发刚度的非线性特

征，从而使转子系统产生典型的4倍频特征。

（4）利用含套齿联轴器的 3支点转子故障模拟试

验器进行了特征转速下多种不对中工况的振动响应

试验，试验结果与仿真结果基本吻合，验证了转子支

承不对中故障模型的正确性。
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