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摘　　　要 : 以双转子航空发动机为研究对象 ,建立了航空发动机双转子2滚动轴承2机匣耦合动力学模型.

在模型中 ,考虑了低压转子与高压转子的中介轴承、高压转子与机匣的碰摩、以及滚动轴承外圈与轴承座之

间的弹性支承和挤压油膜阻尼等耦合作用.在滚动轴承模型中 ,考虑了滚动轴承间隙、非线性赫兹接触力以

及变柔性 VC(Varying compliance)振动等.最后 ,运用数值积分方法获取了系统响应 ,对双转子系统响应进行

动力学分析与验证.
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Dynamic response analysis of dual rotor2ball bearing2stator

coupling system for aero2engine

ZHOU Hai2lun , C H EN Guo

(Civil Aviation College ,

Nanjing University of Aeronautics and Ast ronautics , Nanjing 210016 , China)

Abstract : The aero2engine wit h dual rotor was researched as an object , and a dual rotor2
ball bearing2stator coupling dynamic model was established. In t he model , t he coupling

effect of inter2rotor bearing between t he low pressure rotor and high pressure rotor , or be2
tween t he outer race of ball bearing and bearing housing , and between t he flexible support

and squeeze film damper , or the rub2impact between high pressure rotor and stator were con2
sidered. In t he model of ball bearings , t he clearance of bearing , t he nonlinear Hertzian con2
t ract force between balls and races and the varying compliance vibration were considered.

Then t he numerical integral met hod was used to obtain t he system’s responses. Finally , t he

dynamic response analysis and verification of dual rotor2ball bearing2stator coupling system

for aero2engine were carried out .

Key words : aero2engine ; dual rotor2ball bearings2stator coupling system ;

coupling dynamics ; rubbing

　　符号说明
　　mrp1 , mrp2 高、低压转子在转盘处的等效质量

　　k1 , c1 , crb1 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

　　k2 , c2 , crb2 低压转轴刚度、低压转子在圆盘处
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的阻尼、低压转子在轴承处的阻尼

　　 Px , Py 高压转子在 x , y方向的碰摩力

　　e1 ,e2 高、低压转子在圆盘处的质量偏心

　　ω1 ,ω2 高、低压转子的转速

　　mbL1 , mbR1 高压转子左右轴承支座质量

　　mbL2 , mbR2 低压转子左右轴承支座质量

　　kfL H1 , kfRH1 机匣与左右端轴承支座之间的支承

刚度

　　cfL H1 , cfRH1 机匣与左右端轴承支座之间的支承

阻尼

　　ktL H1 , ktRH1 左右轴承外圈与左右端轴承支座之

间的支承刚度

　　ctL H1 , ctRH1 左右轴承外圈与左右端轴承支座之

间的挤压油膜阻尼

　　mrL1 , mrR1 转子在左右两端轴承处的等效质量

　　 FxbL1 , FybL1 左端支撑轴承的支承反力

　　 FxbR1 , FybR1 右端支撑轴承的支承反力

　　 FxbL2 , FybL2 左端中介轴承的支承反力

　　 FxbR2 , FybR2 右端中介轴承的支承反力

　　mwL1 , mwR1 高压转子左右滚动轴承外圈质量

　　mc , kcH , ccH 机匣 (定子)质量 ,机匣与基础之间

的支承刚度、支承阻尼

　　O1 ,O2 ,O3 高压转子轴承几何中心、高压转子

几何中心、高压转子质心

　　PT , PN 碰摩力在切向和法向的分量

目前 ,双转子结构已被大量航空燃气涡轮发

动机采用 ,高低压转子之间通过滚动轴承联结 ,构

成航空发动机双转子2滚动轴承系统.国内外学者

在双转子系统的振动特性方面做了许多的研究 ,

文献[ 122 ]建立双转子2轴承系统的有限元模型 ,

求解出其固有频率和临界速度图 ,并且估算轴承

刚度 ;文献[ 324 ]采用传递矩阵法计算双转子系统

的临界转速和振型 ,其中轴承被简化为弹簧和阻

尼.然而 ,以上研究均未涉及到碰摩问题 ,人们对

双转子系统碰摩问题的研究相对较少 ,文献[ 5 ]把

双转子系统简化为质点系来描述双转子的振动特

性 ,研究了双转子发动机的碰摩振动特性.其中轴

承被简化为弹簧和阻尼 ,并没有对中介轴承进行

详细的建模.本文针对实际航空发动机的双转子2
轴承系统 ,建立了双转子2滚动轴承2机匣动力学
模型 ,在模型中 ,一方面充分考虑了低压转子与高

压转子通过中介轴承的耦合作用 ,另一方面也考

虑了高压转子与机匣的碰摩故障的耦合作用 ,而

且还考虑了滚动轴承外圈与轴承座之间的弹性支

承和挤压油膜阻尼等.在滚动轴承模型中 ,充分考

虑了滚动轴承间隙、滚动轴承滚珠与滚道的非线

性赫兹接触力以及由滚动轴承支撑刚度变化而产

生的 VC ( Varying compliance)振动等.最后 ,运

用数值积分方法获取了系统响应 ,进行动力学

分析.

1　含碰摩故障的双转子2滚动轴承2
机匣耦合系统动力学模型

　　图 1为双转子2滚动轴承2机匣系统故障耦合
动力学模型 ,高压转子两端由 2个相同的滚动轴承

支承 ,低压转子通过中介轴承与高压转子耦合在一

起.本文仅考虑高压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

高压转子产生很大的横向弯曲振动 ,当振动超过高

压转子与机匣的间隙 ,则转静碰摩故障将产生.

图 1　航空发动机双转子2滚动轴承2机匣耦合系统的
碰摩故障动力学模型示意图

Fig. 1　Rubbing dynamic of dual rotor2ball

bearings2stator coupling system

由牛顿第二定律 ,可以得到系统运动微分

方程
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mrp1 ẍ rp1 + k1 ( xrp1 - xrR1 ) + k1 ( x rp1 - xrL1 ) + c1 x
·

rp1 = Px + mrp1 e1ω2
1 cosω1 t

mrp1 ÿrp1 + k1 ( yrp1 - yrR1 ) + k1 ( yrp1 - yrL1 ) + c1 y
·

rp1 = Py + mrp1 e1ω2
1 sinω1 t - mrp1 g

mbR1 ẍbR1 + kfRH1 ( xbR1 - xc ) + cfRH1 ( x
·

bR1 - x
·

c ) + ktRH1 ( xbR1 - xwR1 ) + ctRH1 ( x
·

bR1 - x
·

wR1 ) = 0

mbR1 ÿbR1 + kfRH1 ( ybR1 - yc ) + cfRH1 ( y
·

bR1 - y
·

c ) + ktRH1 ( ybR1 - ywR1 ) + ctRH1 ( y
·

bR1 - y
·

wR1 ) = - mbR1 g

mbL1 ẍbL1 + kfL H1 ( xbL1 - xc ) + cfL H1 ( x
·

bL1 - x
·

c ) + ktL H1 ( xbL1 - xwL1 ) + ctL H1 ( x
·

bL1 - x
·

wL1 ) = 0

mbL1 ÿbL1 + kfL H1 ( ybL1 - yc ) + cfL H1 ( y
·

bL1 - y
·

c ) + ktL H1 ( ybL1 - ywL1 ) + ctL H1 ( y
·

bL1 - y
·

wL1 ) = - mbL1 g

( mrR1 + mwR2 ) ẍ rR + k1 ( xrR1 - xrp1 ) + crb1 x
·

rR1 - FxbR1 + FxbR2 = 0

( mrR1 + mwR2 ) ÿrR1 + k1 ( yrR1 - yrp1 ) + crb1 y
·

rR1 - FybR1 + FybR2 = - ( mrR1 + mwR2 ) g

( mrL1 + mwL2 ) ẍrL1 + k1 ( x rL1 - x rp1 ) + crb1 x
·

rL1 - FxbL1 + FxbL2 = 0

( mrL1 + mwL2 ) ÿrL1 + k1 ( yrL1 - yrp1 ) + crb1 y
·

rL1 - FybL1 + FybL2 = - ( mrL1 + mwL2 ) g

mwR1 ẍwR1 + kt RH1 ( xwR1 - xbR1 ) + ct RH1 ( x
·

wR1 - x
·

bR1 ) + FxbR1 = 0

mwR1 ÿwR1 + ktRH1 ( ywR1 - ybR1 ) + ctRH1 ( y
·

wR1 - y
·

bR1 ) + FybR1 = - mwR1 g

mwL1 ẍwL1 + ktL H1 ( xwL1 - xbL1 ) + ctL H1 ( x
·

wL1 - x
·

bL1 ) + FxbL1 = 0

mwL1 ÿwL1 + ktL H1 ( ywL1 - ybL1 ) + ctL H1 ( y
·

wL1 - y
·

bL1 ) + FybL1 = - mwL1 g

mrp2 ẍ rp2 + k2 ( xrp2 - xrR2 ) + k2 ( x rp2 - xrL2 ) + c2 x
·

rp2 = mrp2 e2ω2
2 cosω2 t

mrp2 ÿrp2 + k2 ( yrp2 - yrR2 ) + k1 ( yrp2 - yrL2 ) + c2 y
·

rp2 = mrp2 e2ω2
2 sinω2 t - mrp2 g

mrR2 ẍrR2 + k2 ( x rR2 - x rp2 ) + crb2 x
·

rR2 - FxbR2 = 0

mrR2 ÿrR2 + k2 ( yrR2 - yrp2 ) + crb2 y
·

rR2 - FybR2 = - mrR2 g

mrL2 ẍrL2 + k2 ( x rL2 - x rp2 ) + crb2 x
·

rL2 - FxbL2 = 0

mrL2 ÿrL2 + k2 ( yrL2 - yrp2 ) + crb2 y
·

rL2 - FybL2 = - mrL2 g

mc ẍc + kcH xc + ccH x
·

c + kfRH1 ( xc - xbR1 ) + kfL H1 ( xc - xbL1 ) + kfL H2 ( xc - xbL2 ) +

cfRH1 ( x
·

c - x
·

bR1 ) + cfL H1 ( x
·

c - x
·

bL1 ) + cfL H2 ( x
·

c - x
·

bL2 ) = - Px

mc ÿc + kcH yc + ccH y
·

c + kfRH1 ( yc - ybR1 ) + kfL H1 ( yc - ybL2 ) + kfL H2 ( yc - ybL2 ) +

cfRH1 ( y
·

c - y
·

bR1 ) + cfL H1 ( y
·

c - y
·

bL1 ) + cfL H2 ( y
·

c - y
·

bL2 ) = - Py - mc g

(1)

1 . 1　碰摩力模型

碰摩力模型如图 1 (b)所示 ,设 : r为转子圆盘

与机匣的径向相对位移 , 表 达 式 为 : r =

( xrp1 - xc ) 2 + ( yrp1 - yc ) 2 ;δ为高压转子与机

匣间的碰摩间隙.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

(2)

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) [ - ( xrp1 - xc ) + f ·( yrp1 - yc ) ]

Py = kr (1 -δ/ r) [ - ( yrp1 - yc ) - f ·( xrp1 - xc ) ]

(3)

1 . 2　滚动轴承模型及轴承支承力

本文首先介绍设定轴承外圈固定在轴承座

上 ,内圈固定在旋转的轴上 ,如图 2所示.参考文

献[6 ] ,可以得到滚动轴承作用力为

Fx = ∑
Nb

j =1
Cb ( xcosθj + ysinθj - r0 )

3
2 ·

　　　H ( xcosθj + ysinθj - r0 ) cosθj

Fy = ∑
Nb

j =1
Cb ( xcosθj + ysinθj - r0 )

3
2 ·

　　　H ( xcosθj + ysinθj - r0 ) sinθj

(4)

其中 Cb 为赫兹接触刚度 ,与相互接触的材料和形

状有关. H ( ·)为亥维塞函数 ,当函数变量大于 0

时 ,函数值为 1 ,否则为 0.θj 为第 j个滚珠处的角

度位置 ,θj =ωcage ×t +
2π
Nb

( j - 1) , j = 1 ,2 , ⋯, Nb ,
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图 2　滚动轴承模型示意图

Fig. 2　Ball bearing model

其中 N b 为滚珠个数. ωcage 为保持架的旋转速度 ,

设外滚道半径为 R ,内滚道半径为 r ,有ωcage =

ω×r
R + r

. VC频率即为滚珠通过频率 ,有ωVC =ωcage ×

N b =ω×BN , BN = N b ×r/ ( R + r) ,为 VC频率

与转速频率的比值 ; N b 为滚珠个数.

由此可得航空发动机双转子动力学模型中 ,

支撑轴承所产生的轴承力

1) 当 x = x rR1 - xwR1 , y = yrR1 - ywR1 ,ω =

ω1 ;则 , FxbR1 = Fx , FybR1 = Fy

　　2) 当 x = x rL1 - xwL1 , y = yrL1 - ywL1 ,ω =

ω1 ;则 , FxbL1 = Fx , FybL1 = Fy

中介轴承产生的轴承力 (假定高低压转子同

向旋转且ω1 >ω2 )

1) 当 x = x rR2 - x rR1 , y = yrR2 - yrR1 ,ω =

ω1 -ω2 ; 则 , FxbR2 = Fx , FybR2 = Fy

2) 当 x = x rL2 - x rL1 , y = yrL2 - yrL1 ,ω =

ω1 -ω2 ; 则 , FxbL2 = Fx , FybL2 = Fy

1 . 3　计算参数

参考实际的航空发动机双转子模型[ 7 ] ,本文

选取双转子系统的初始参数如下 :

mrp1 = 14. 06 kg , mrp2 = 20. 22 kg , k1 = 1. 0 ×

107 N/ m ,c1 = 2 100 N ·s/ m ,crb1 = 1 050 N ·s/ m ,

k2 = 2. 0×107 N/ m ,c2 = 2200 N ·s/ m ,crb 2 = 1050

N ·s/ m , mbL1 = mbR1 = 9 kg , mbL2 = mbR2 = 13 kg ,

e1 = 5×10 - 5 m ,e2 = 5×10 - 5 m ,cfL H1 = cfRH1 = 2 100

N ·s/ m , ktL H1 = ktRH1 = 2. 5 ×107 N/ m , ctL H1 =

ctRH1 = 1 050 N ·s/ m , mrL1 = mrR1 = 2. 0 kg , mwL1 =

mwR1 = 2 kg , mc = 50 kg , kcH = 2. 5 ×109 N/ m ,

kfL H1 = kfRH1 = 2. 5×107 N/ m ,ccH = 2 100 N ·s/ m ,

kr = 315×107 N/ m ,δ= 1. 0×10 - 4 m.

滚动轴承选取文献 [ 8 ]中的 J IS6306 和

S KF6002滚动轴承分别作为系统的支撑轴承和

中介轴承 ,其参数见表 1所示.

表 1　滚动轴承主要计算参数

Table 1　Main parameters of ball bearings

轴承名称
外圈半径

R/ mm

内圈半径

r/ mm

滚珠个数

N b

接触刚度 Cb /

109 (N/ m3/ 2 )

轴承间隙

r0 /μm
B N

J IS6306 63. 9 40. 1 8 13. 34 5 3. 08

SKF6002 14. 13 9. 37 9 7. 055 2 3. 6

2　航空发动机双转子2滚动轴承2机
匣耦合模型的分析与验证

　　由于系统具有很强的非线性 ,本文对微分方

程组的求解 ,采用定步长四阶龙格2库塔法进行数
值积分来获取高低压转子和机匣响应 ,并进一步

对系统进行分析和验证.

2. 1　滚动轴承 VC频率的分析

当转速很低时 ,不平衡激励比较微弱 ,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 ,如前所述 ,ωVC =ω×BN ,则对于支撑轴承

J IS6306来说 ,ωVC1
= 3.08ω1 ,对于中介轴承 SKF6002

来说 ,ωVC2
= 3. 6 (ω1 -ω2 ) .本文选取高压转子转速

为 600 r/ min ,低压转子转速为 300 r/ min ,即ω1 =

2ω2 ,则ωVC1
= 3. 08×2ω2 ,ωVC2

= 3. 6ω2 .

通过仿真计算可得在机匣上的 VC 振动频

率.在机匣上得到的频率响应如图 3所示 ,其中横

坐标 N 表示系统响应频率与低压转子激励频率

ω2 的比值.从图中 ,我们可以明显地看到支撑轴

承和中介轴承的振动频率 VC1 和 VC2 .但是 ,在

图 3中 ,2VC2 相对不明显 ,可能是由于中介轴承

的 VC振动要通过高压转子才能传到机匣上 ,振
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图 3　机匣上得到的 VC响应

Fig. 3　Response of VC on the case

动响应在机匣上的表现相对较弱. Fukata[ 8 ]的研

究也表明 ,当转子转速远离临界转速时 ,滚动轴承

将表现出滚珠的转动频率 (即 VC振动频率) ,显

然 ,本文计算结果与此吻合.

2 . 2　双转子系统拍振响应的分析

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.

图 4为不同高低压转子转速比情况下的机匣

响应 ,从图中 ,我们可以看到 ,当高低压转子转速

比小于等于 1. 2且大于 1 时 ,有比较明显的拍振

现象.我们从图中也可以看到 ,当转速比为 1 时 ,

并没有出现拍振现象 ,与理论推导一致[ 9 ] .当高低

压转子的转速比大于 1. 2时 ,拍振现象逐渐减弱.

在工程中 ,当两个振源的频率值相互接近到 20 %

的时候 ,结构系统将发生拍振现象[10 ] ,本文显然

得出了一致的结论.

图 4　高低压转子不同转速比时的机匣响应
Fig. 4　Case response with different speed ratio between high pressure rotor and low pressure rotor

3　含碰摩故障的航空发动机双转
子2滚动轴承2机匣耦合系统的

动力学分析　

　　随着对航空发动机高转速、高效率的要求 ,转

静间隙越来越小 ,导致了转子和静子间的摩擦事

故经常发生 ,目前转静碰摩故障已经成为了航空

发动机设计、制造和使用过程中的拦路虎.因此 ,

针对真实航空发动机进行动力学建模 ,分析航空

发动机转静碰摩故障机理 ,提取故障特征 ,对碰摩

故障诊断具有重要意义.
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3 . 1　含碰摩故障的双转子系统组合频率响应分析

　　本文通过仿真计算得到双转子系统在不碰摩

和碰摩状态下 ( kr = 3. 5×107 N/ m) ,在不同转速

比时机匣处响应的三维瀑布图 ,如图 5所示.

从图 5中可以看出 ,双转子系统在不发生碰

摩的情况下 ,主要表现为高低压转子的激励频率

N 1 和 N2 ;在发生碰摩的情况下 ,在不同的转速

比时 ,响应频率有所不同 ,但是它们都含有高低压

转子的激励频率及某一种或几种倍频及其组合频

率的成分 ,如 2 N1 - N2 ,2 N2 - N1 ,2 N1 ,2 N2 , N1 -

N 2 和 N 1 + N 2 等.与文献[ 5 ]实测航空发动机三

维瀑布图达到了定性的一致性.另外 ,由于系统的

非线性 ,系统响应中还含有 N 1 和 N 2 的分频及其

组合.为了更清楚表示组合频率及其分频 ,本文仿

真得到高压转子转速为 10 000 r/ min ,不同转速比

下频谱图 ,如图 6所示.
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　　在图 6 (a)中 ,主要表现为高低压转子的激励

频率 N 1 = 1 . 2 , N2 = 1 ;在图 6 (b) , (c) , (d)中 ,除

了含有高低压转子的激励频率外 ,还含有他们的

倍频、组合频率及其分频.

在图 6 ( b)中 ,主要表现为

N 1 = 1 . 2 , N2 = 1 ,

2 N 2 - N 1 = 0 . 8 , 2 N 1 - N2 = 1 . 4

在图 6 (c)中 ,主要表现为

N1 = 1 . 3 , N 2 = 1 , 2 N 2 - N1 = 0 . 7 , 2 N 2 = 2 ,

(2 N 2 + N 1 ) / 3 = 1 . 1 , (2 N 1 + N 2 ) / 3 = 1 . 2

在图 6 (d)中 ,主要表现为

N 1 = 1 . 4 , N 2 = 1 , 2 N 2 - N 1 = 0 . 6 ,

( N2 + N 1 ) / 2 = 1 . 2 , 2 N 1 - N 2 = 1 . 8 ,

N 2 + N 1 = 2 . 4 , N 1 + 2 N 2 = 3 . 8

从图 5和图 6可以看出 ,在不碰摩状态下 ,系

统主要表现为两个激励频率 N 1 和 N 2 .而碰摩故

障将引起大量的倍频、组合频率及其分频.因此 ,

可以得出 ,两个激振频率的倍频、组合频率及其分

频可以作为发动机碰摩故障诊断的特征频率.

3 . 2　含碰摩故障的双转子系统非线性动力学

分析　　

　　由于系统具有较强的非线性 ,本文将通过分

岔图和 Poincaré映射图进行分析.

双转子系统受到高低压转子的激励 ,当高低

压转子进行周期运动 ,若两个激励频率之比只考

虑一位小数 ,并且小数位为 2 ,4 ,6 ,8 时 (如 1. 2 ,

1. 4等) ,在分岔图上将表现为 5 条曲线 (如图 7

(a) ) ,在 Poincaré映射图上表现为 5个点 ;当小数

位为 0时 (如 1. 0 ,2. 0 等) ,在分岔图上将表现为

1条曲线 (如图 7 (b) ) ,在 Poincaré映射图上表现

为 1个点.本文选取两个激励频率比分别为 1. 2

和 2. 0时的分岔图 ,并结合 Poincaré映射图来分

析系统从周期运动到混沌的过程.

图 7 (a)为高压转子转速ω1 = 12 000 r/ min ,

ω2 = 10000 r/ min时 , kr (3. 5×107～30×107 N/

m)变化的分岔图.当高低压转子为周期运动时 ,

在 Poincaré映射图上表现为 5个点.

图 7　随碰摩刚度变化的分岔图

Fig. 7　Bifurcation diagram about rubbing stiffness

从图 7 (a)来看 ,随着随碰摩刚度 kr 的逐渐增

加 ,系统响应经历了以下几个过程 :周期运动 (图

8 (a) ) —系统的运动趋向于混沌 (图 8 ( b) ) —系统

整体表现为混沌运动 (图 8 (c) ) .从以上分析可以

看出 ,在碰摩刚度 kr从 3. 5×107 N/ m到 30×107

N/ m变化的过程中 ,系统的周期解随着碰摩刚度

kr 的逐渐变化 ,不经过一系列的分岔而直接变为

非周期的混沌 ,这样过程被称为阵发性分岔.

图 7 (b)为高低压转子转速ω1 = 16000 r/ min ,

ω2 = 8 000 r/ min时 ,随碰摩刚度 kr (3. 5 ×107～

20×107 N/ m)变化的分岔图.当高低压转子为周期

运动时 ,在 Poincaré映射图上表现为 1个点.

从图 7 (b)中可以看出 ,随着随碰摩刚度 k r的

逐渐增加 ,系统响应经历了以下几个过程 :周期运

动 (图 9 (a) ) —拟周期运动 (图 9 ( b) ) —逐渐趋向

于混沌运动 (图 9 (c) ) .

图 8　不同碰摩刚度下的 Poincaré映射图 (转速比为 1. 2)

Fig. 8　Poincarémap with different rubbing stiffness (Speed ratio is 1. 2)
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图 9　不同碰摩刚度下的 Poincaré映射图 (转速比为 2)

Fig. 9　Poincarémap with different rubbing stiffness (Speed ratio is 2)

　　Ruelle2Takens经过研究发现 ,系统只要经过

有限次 ,一般是几次拟周期即可进入混沌[11 ] .因

此 ,从以上分析可以看出 ,当高低压转子转速ω1 =

16 000 r/ min ,ω2 = 8 000 r/ min ,碰摩刚度 k r从

3. 5×107 N/ m 到 20 ×107 N/ m 变化时 ,系统通

往混沌的途径主要表现为由拟周期通向混沌的

方式.

4　总　结

1) 建立了发动机双转子2滚动轴承2机匣动力
学模型.在模型中 ,考虑了低压转子与高压转子通

过中介轴承的耦合作用 ,高压转子与机匣的碰摩

故障的耦合作用 ,以及滚动轴承外圈与轴承座之

间的弹性支承和挤压油膜阻尼等.并通过四阶定

步长龙格库塔法进行了数值计算 ,仿真得到非线

性系统的响应 ,并对仿真模型进行了分析和验证.

　　2) 双转子发动机因有两个不同的激励频率 ,

在不碰摩状态下 ,主要表现为两个激励频率 N 1

和 N 2 .当发生转静件碰摩时 ,系统将表现出大量

的倍频、组合频率及其分频.总体来讲 ,对比发生

碰摩与不发生碰摩的情况 ,系统的响应频率有明

显的差异 ,依据本文计算分析结论 ,两个激振频率

的倍频、组合频率及其分频 ,可以作为航空发动机

碰摩故障诊断的特征频率.

3) 对系统进行了非线性动力学分析 ,通过改

变系统的碰摩刚度 ,本文结合分岔图和 Poincaré

映射图 ,分析了系统从周期运动到混沌的过程.
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