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航空发动机双转子�滚动轴承耦合系统的
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摘 � � � 要: 在轴承动力学和转子动力学基础上建立了某航空发动机双转子�滚动轴承耦合系统的非线性动

力学数学模型,采用 Newmark 有限元法进行了数值求解, 就转子转速、中介轴承的游隙和滚子个数以及支承

轴承参数对双转子系统动力特性的影响进行了分析并加以实验验证. 研究结果表明: � 中介圆柱滚子轴承游

隙值对双转子系统动力特性影响很大,其原始游隙值取 20�m 更利于系统运行的稳定性;  支承轴承内、外沟

曲率半径的选取将直接影响着双转子系统动力特性; ! 高压转子与低压转子耦合节点处位移随高压转子转

速的增加而减小,随低压转子转速的增加而增加; ∀中介耦合轴承节点处位移的理论计算值与实验值较为吻

合,最大误差为 18. 7% .
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Analysis on dynamic characteristics of a dual rotor�rolling bearing

coupling system for aero�engine
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( Schoo l of M echatr onics Eng ineer ing,
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Abstract: Based on the bear ing dynamics and r otor dynam ics models, the nonlinear dy�
namic mathemat ical equations w ere established to describe the dual rotor�rolling bearing cou�
pling system. Newmark f inite element method w as used to solv e the equat ions. T he inf lu�
ences of the rotor speed, intershaf t bearing clearance, r ollers number and support ing bear�
ing geometry parameters on dynam ic characterist ics of the dual r otor system w ere analyzed

and verified exper imentally. T he results show s that : ( 1) T he cy lindrical r oller inter shaf t

bearing has a signif icant inf luence on dynamic char acterist ics o f the dual rotor system, and

the stable sy stem operat ion can be realized w hen the original clearance is 20�m. ( 2) Dynam�
ic characterist ics o f the dual rotor sy stem can be af fected direct ly by g roove curvatur e radius

coef ficients o f inner and outer r ing s. ( 3) T he node displacement o f coupling betw een the

high�pr essure roto r and the low�pressure ro tor decreases w ith the rise o f the high�pressure
rotor speed, and incr eases with the drop of low�pressure rotor speed. ( 4) The theoret ical

calculat ion of the coupling node displacement o f intershaf t bearing is matched w ith experi�
mental value, and the max imal error is about 18� 7% .
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� � 现代航空发动机采用双转子结构, 高速、轻载

的航空发动机转子系统在高压转子和低压转子之

间采用内、外圈同向旋转的圆柱滚子轴承作为中

介轴承.通常是内圈联接在低压转子上,外圈联接

在高压转子上, 内圈转速小于外圈转速,形成动力

学特性较为复杂的双转子�滚动轴承耦合系统.转

子是发动机的主要部件,其动态特性直接影响机

组的性能;轴承作为系统的支承部件,其动态特性

对整个系统的工作性能有着重要影响. 国内外的

许多学者在双转子�滚动轴承耦合系统[ 1�5]
研究方

面己取得了很大的成就,但大多数把支承轴承简

化为弹簧和阻尼, 不考虑支承轴承动力学特性对

系统性能的影响.鉴于此,本文在轴承动力学 [ 6]和

转子动力学
[ 7]
的基础上, 考虑滚动轴承动力学和

转子动力学在中介轴承处的耦合特性, 利用有限

元法[ 8�9] 对双转子�滚动轴承耦合系统进行动态特
性研究,分析并讨论了转子转速、中介轴承的游隙

和滚子个数以及支承轴承参结构数对转子系统稳

定性的影响.

1 � 双转子系统动力学模型

� � 图 1为双转子�滚动轴承耦合系统模型的示
意图:主轴轴系的高压转子与低压转子之间由一

个中介支承轴承(圆柱滚子轴承)联接, 在高、低压

转子之间形成机械耦合. 双转子�滚动轴承耦合系
统的使用工况为高速、高温.联接高、低压转子的

中介圆柱滚子轴承的工况为: 高速、轻载,内、外圈

同向旋转,相对转速比较小. B1 , B2 , B3 为深沟球

轴承, 外圈与机座固定, 内圈刚性固定在转子轴

上; B4 为内、外圈同向旋转圆柱滚子轴承, 转子 1

和转子 2通过中介轴承 B4 相联接.

图 1� 双转子�滚动轴承耦合系统示意图

F ig. 1� Schematic diagr am of dual ro tor�ro lling

bearing coupling system

1. 1 � 滚动轴承接触变形载荷

� � 由赫兹弹性接触理论可知, 滚动轴承的滚动

体和滚道产生的非线性接触变形载荷为 [ 6]

F�i =
K n 

n
i ,  i > 0

0,  i % 0
( 1)

式中 K n 为滚动体与滚道的负荷�变形常数,  i 是

滚动体在角位置�i 处的接触弹性变形量.

K n =
1

( 1/ K i)
1/ n

+ (1/ K e )
1/ n

n

(2)

其中 n 是与轴承类型相关的系数, 球轴承 n =

1� 5, 滚子轴承 n =
10
9

; K i 和 K e 分别表示滚动体

与内、外圈滚道的负荷�变形常数. 对于钢球和钢

制滚道点接触

K j = 2. 15 & 10
5 & ∋ !

- 1/ 2

( 
*
)
- 3/ 2

( j = i, e) (3)

式中 ∋ !表示接触点的曲率和,  * 是接触变形

系数. K j 单位为 N ( mm
- 3 / 2

.

对于钢制滚子和钢制滚道线接触

K i = K e = 7. 86 & 104
l

8/ 9
av (4)

式中 l av为滚子有效长度. K i 单位为N ( mm- 10/ 9 .

如图 2, 滚动轴承内、外圈与滚动体在相对运

动时,假设滚动体与内、外圈之间只有纯滚动而无

相对滑动.假设滚动轴承外圈角速度为 ∀e , 内圈

角速度为 ∀i , 内、外圈滚道半径分别为 R i , Re , 则

滚动体的公转角速度为

∀c =
∀iR i + ∀eRe

R i + R e
(5)

第 i个滚动体在 t 时刻角位置�i 为

�i = 2#
Z

( i - 1) + ∀c t, � i = 1, 2, ), Z (6)

其中 Z 为滚动体个数.

图 2� 滚动轴承示意图

F ig. 2� Schematic diagr am of r olling bear ing

当球轴承的径向游隙为 ∃时, 第 i个滚动体

的接触弹性变形量

 i = ( xcos�i + y sin�i ) - ∃ (7)

x , y 分别表示球轴承内圈中心点在垂直方向和水

平方向的位移.
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当滚子轴承的径向游隙为 ∃1 时, 第 i 个滚动

体的接触弹性变形量

 �
i
= ( X ∗ - X + ) sin�i + Y∗ co s�i - ∃1 (8)

X ∗ , Y ∗ 分别为中介圆柱滚子轴承内圈中心在垂

直和水平方向的位移; X + , Y + 分别为中介圆柱

滚子轴承外圈中心在垂直和水平方向的位移.

轴承总的非线性接触变形载荷是每一个滚动

体非线性接触变形载荷之和, 则总的非线性接触

变形载荷在 x , y 方向的分量F x , Fy 分别为

对于球接触变形载荷(支承力)

� � � � � Fx = ∋
Z
1

i= 1
F�

i
co s�i =

� K Z
1 ∋

Z
1

i= 1
[ ( xcos�i + y sin�i ) - ∃]

1. 5
cos�i

� � � � � Fy = ∋
Z
1

i= 1
F�i sin�i =

� K Z1 ∋
Z
1

i= 1
[ ( xcos�i + y sin�i ) - ∃]

1. 5
sin�i

(9)

� � 中介轴承(滚子轴承)接触变形载荷(支承力)

� � � � � Fx = ∋
Z
4

i= 1
F�

i
cos�i =

K Z
4 ∋

Z
4

i= 1
[ ( X∗- X+) sin�i + Y∗cos�i - ∃1 ] 1. 1cos�i

� � � � � F y = ∋
Z
4

i= 1
F�

i
sin�i =

K Z
4 ∋

Z
4

i= 1
[ ( X∗- X+) sin�i + Y∗cos�i - ∃1 ] 1. 1sin�i

(10)

1. 2 � 系统动力学方程

� � 本文在研究转子系统动力特性时, 对系统进

行了假设和简化: 转子系统在高速旋转状态下运

行,产生的振动主要表现为横向振动,由于系统中

没有较大转动惯量的附加零件, 因此分析双转子�
滚动轴承耦合系统的非线性振动特性忽略轴系的

扭转振动,主要考虑其横向振动效应.

工程上多数将连续系统离散化
[ 10�11]

, 即把具

有无限多自由度的连续模型离散为有限个自由度

的系统,并由此求出连续系统的近似解.图 3所示

为转子系统有限元离散模型, 节点 11是高低压转

子的耦合点.

轴段单元内任一截面的位移可表示为

u = [ x � y � �x � �y ]
T

(11)

图 3� 系统有限元模型

F ig . 3 � Finite element model of system

� � 位移可以通过位移插值函数 %i 和转角插值

函数 &i ( i = 1, 2, 3, 4) , 用该单元两端节点的位移

qe 表示

u =

%1 0 0 %2 %3 0 0 %4

0 %1 - %2 0 0 %3 %4 0

0 - &1 &2 0 0 - &3 &4 0

&1 0 0 &2 &3 0 0 &4

qe

( 12)

� � 单元动能 T和势能 V可表示为

T =
1
2,

l

0

x
(

y
(

T

!A
x

y
ds+ 1

2,
l

0

�
(
x

�
(
y

T

!I d

�x

�y
ds +

1
2,

l

0
!I pds &

(

- &
(

,
l

0
!I pds �

(

x�
(

y (13)

V=
1
2,

l

0

x−

y−

T

EI
x−

y−
ds+ 1

2,
l

0

x.

y.

T

kA G
x.

y.
ds

(14)

其中 !, A 和 l 分别为材料密度、单元截面积和单

元长度; I d 和 I p 分别是转轴的径向和极惯性矩;

EI, k和G 分别是抗弯刚度、截面剪切校正因子和

剪切模量.将式(12)代入式(13)和(14)可得到轴

段单元的质量矩阵、刚度矩阵、广义力重力向量和

广义力向量. 根据动能、势能的可加性, 系统的

Lag range函数可表示为: L= ∋ T- ∋ V, 代入

Lag range方程

d
dt

 L
 q

( -
 L
 q = Q ( 15)

其中 Q包括偏心质量引起的离心惯性力和轴承

节点处的轴承力.把公式( 9)和( 10)代入式( 15) ,

经整理,可得双转子系统动力学方程

M
+
u
((
+ C

+
u
(
+ K

+
u = R

+ + f ( u, u
(
) + + G

+

M
∗
u
((
+ C

∗
u
(
+ K

∗
u = R

∗ + f ( u, u
(
) ∗ + G

∗

( 16)

式中M, K分别为系统质量和刚度矩阵[ 12] ; C为

阻尼矩阵; R是节点外载荷矩阵; f ( u, u
(
)为非线

性力向量,主要为轴承的非线性轴承力 [ 13] (由游

隙以及滚动体个数等因素引起) ; G为重力, 上标

+表示高速转子 1, 上标 ∗表示低速转子 2.系统
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的阻尼为比例阻尼, 如下式所示:

C = ∋1M+ ∋2K

其中 ∋1 和 ∋2 为适当的常数

∋1 =
2∀1∀2((1 ∀2 - ∀1(2)

∀2
2 - ∀2

1
,

∋2 =
2((2∀2 - ∀1(1 )

∀2
2 - ∀2

1

∀1 , ∀2为转子的一,二阶固有频率, (1 , (2分别为阻

尼系数.

对于方程( 16) ,采用 Newmar k方法,直接对

动力平衡微分方程进行积分, 并计算其响应值.

Newmar k方法所采用的差分格式为

a
(
t+ )t = a

(
t + [ (1 -  )a

((
t +  a

((
t+ )t ] )t

(17)

a t+ )t = at + a
(
t )t +

1
2

- ∗ a
((
t + ∗a

((
t+ )t )t 2

(18)

Newmar k方法可以变动 ∗和  来取得最佳的稳

定性和精度, ∗和 是按积分精度和稳定性而决

定的参数. 当  / 0. 5和 ∗/ 0. 25(0. 5+  )
2
时,

Newmar k方法是无条件稳定的 [ 14] , 即时间步长

)t的大小不影响解的稳定性.本文取  = 0. 5和

∗= 0. 25时, 可以得出满意的精度.

1. 3 � 系统的激励频率

� � 系统包括两个不同的频率激励. 一个是转子

的转动频率,可表示为

f i =
∀
2#

� ( i = 1, 2) (19)

一个是非线性轴承力的变刚度频率,可表示为

f vc = ∀c & Z (20)

� � 其中中介轴承和支承轴承的变刚度频率可分

别表示为

f vc4 = ∀c & Z =
R e & Z

R e + R i
& ∀e +

R i & Z

R e + R i
& ∀i

(21)

f vc1 = f vc2 = f vc3 = ∀c & Z =
R i & Z

R e + R i
& ∀i

(22)

2 � 计算结果分析

� � 以某航空发动机双转子�滚动轴承耦合系统
为例进行分析, 其中转子 1转速为14 000 r/ min,

转子 2的转速为 10 400 r/ min. 用 Newmar k逐步

积分法求系统的响应, 该转子系统的参数及工况

条件见表 1, 轴承参数见表 2.

表 1 � 双转子参数及工况条件

Table 1� Parameters of the dual rotor and

working conditions

转子 1参数 数值 转子 2 参数 数值

转轴等效外径/ mm 85 转轴等效外径/ mm 85

转轴长度/ mm 230 转轴长度/ mm 190

等分单元数 10 等分单元数 8

径向载荷����� / N 5880

表 2 � 轴承参数

Table 2 � Parameters of bearings

E217QT ( B1 , B2 , B3 ) 6D2272822NQ1 K

R i/ mm 48. 828 R i / mm 58. 5

R e/ mm 68. 672 Re/ mm 66. 515

Z /个 10 Z /个 34

∃/�m 10 ∃1 /�m����� 20

2. 1 � 中介轴承的影响

2. 1. 1 � 游隙的影响
表 3是不同径向游隙情况下耦合节点处对应

的振动幅值.图 4 表示了不同游隙时中介轴承耦

合节点处的频谱图和时域图, 系统中介轴承处的

频率包括旋转频率 f 1 , f 2 和轴承的变刚度频率

f vc1 , f vc3 及它们倍频率 2f vc1 , 2f vc3 .随着中介轴承

径向游隙从 20�m 变化到 60�m 时,系统中介轴

承处频率的幅值逐渐增大,竖直方向的振动位移

远大于水平方向的位移,且对竖直方向振动位移

变化幅度影响很大. 于是改变中介轴承径向游隙

可以有效控制转子系统竖直方向的振动位移, 较

小的径向游隙虽然可以提高轴承径向刚度,使双

转子�滚动轴承耦合系统更趋于稳定, 但游隙过小

易使处于预载荷状态下的圆柱滚子轴承可能会因

额外的发热或材料的疲劳导致早期失效. 本文选

表 3� 不同游隙变化时系统中介轴承处的振动位移幅值

Table 3� Vibration displacement of intershaf t bearing

vs different clearances

径向初始

游隙/�m

竖向振动

位移/�m

水平振动

位移/�m

20 61. 37 11. 37

30 72. 0 11. 56

40 82. 26 11. 96

50 92. 52 12. 44

60 102. 7 14. 15
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图 4� 不同游隙时中介轴承节点处的频谱图和时域图

Fig. 4� Spect rum and time�domain diag ram of the intershaft bearing for differ ent clearances

取中介轴承游隙为 20�m 有利于双转子�滚动轴
承耦合系统的运行稳定性.

2. 1. 2 � 滚子个数的影响

图 5表示了圆柱滚子轴承滚子个数改变情况

下中介轴承耦合节点处的响应和 x , y 方向的位

移值.双转子�滚动轴承耦合系统在中介轴承滚子
个数改变时,其节点处振动位移最大绝对值的变

化关系:当滚子个数由 30个增加到 38个时, 中介

轴承耦合节点处 x , y 方向的位移值成减小趋势,

竖直方向变化量为 0. 98 �m, 对于整个系统来说

影响较小.从双转子系统振动角度来看,中介轴承

滚动体数目的增加有利于双转子系统稳定工作.

2. 2 � 转速的影响

� � 表 4为转速改变时系统中介轴承处的振动幅

值;图 6为转子 1转速不变,改变转子 2转速改变

时中介轴承耦合节点处的频谱图和时域图; 图 7

为转子 2转速不变,改变转子 1转速改变时中介

轴承耦合节点处的频谱图和时域图. 图 6 和图 7

中系统中介轴承处的频率不但包括旋转频率 f 1 ,

f 2 和轴承的变刚度频率 f vc1 , f vc3 及它们倍频率

2f vc1 , 2f vc3 , 而且还出现了旋转频率和轴承的变

刚度频率的不同组合振动频率, 系统在多个不同

频率的激励下振动, 响应情况变得更为复杂.在图

6和图 7中, 振动幅值最大值处的频率为旋转频
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率和支承轴承的变刚度频率, 中介轴承的滚动体

变刚度频率的幅值很小,因此可以忽略中介轴承

滚动体变刚度频率, 只考虑支承轴承的变刚度频

率的影响.

图 5� 中介轴承振动位移与滚子个数的关系

F ig . 5 � Relationship between vibr ation displacement o f the inter shaft bear ing and number s o f ro llers

图 6� 转子 2 转速改变时耦合节点处频谱图和时域图

F ig. 6� Spectrum and time�domain diag ram of t he coupling node w ith different ro tation speeds for ro tor 2
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图 7� 转子 1 转速改变时耦合节点处频谱图和时域图

F ig. 7� Spectrum and time�domain diag ram of t he coupling node w ith different ro tation speeds for ro tor 1

表 4� 转速改变时中介轴承处振动幅值表

Table 4 � Amplitude of vibration displacement for the

intershaf t bearing under different rotation speeds

转子 1

转速/

( r/ min)

系统中介

轴承处振动

幅值/�m

转子 2

转速/

( r/ min)

系统中介

轴承处振动

幅值/�m

12 000 92. 37 8 000 63. 48

13 000 78. 67 9 000 70. 20

14 400 72 10 400 72

15 300 62. 42 11 000 75. 80

������ 17 000 56. 16 13 000 78. 18

� � 低压转子 2 转速为 10 400 r / min 不变时, 增

大转子 1转速, 系统中介轴承处振动幅值逐渐减

小;而高压转子 1转速为 14 000 r/ min 不变时,增

大转子 2转速, 系统中介轴承处振动幅值随之增

大.出现这个现象,原因在于转子 1除支承轴承 1

和中介轴承 4外,还有轴承 2的支承, 相反转子 2

仅由中介轴承 4和轴承 3支承, 其稳定性不如转

子 1.因而转子 1适于做高速转子,转子 2 适于做

低速转子(事实上工程应用也是如此) .

2. 3 � 支承轴承的影响

2. 3. 1 � 球轴承滚动体个数的影响
图 8为支承轴承滚动体个数分别为 8, 10, 12

个时中介轴承节点处的时域图和频谱图.当支承

轴承滚动体个数由 8个增加到 12个时,支承轴承

的变刚度振动频率增大,但轴承的变刚度频率引

起的中介轴承振幅逐渐减小, 说明增加滚动体个

数能使中介轴承耦合处振动趋于平缓. 随着支承

轴承球数增加,中介轴承节点处的振幅值分别为

71. 99, 72, 71. 97�m,波动值不是很明显, 只是略

微减小.系统的倍频和次谐波分量逐渐减小甚至

消失,在一定程度上减弱轴承刚度的影响,减小球

轴承 1处、球轴承 2处和球轴承 3处的响应,还可

以减小中介轴承节点处的振动位移, 使双转子系

统的响应趋于平稳.

2. 3. 2 � 内、外沟曲率半径系数的影响
图 9为内、外沟曲率半径系数变化与中介、支

承深沟球轴承处的振动幅值关系曲线.

由图 9可知: 当支承轴承外沟曲率半径系数

不变, 内沟曲率半径系数由 0. 505 变化到 0. 54

时,中介轴承处的振动幅值在 72�m 左右波动,轴
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图 8� 不同滚动体个数时中介轴承节点处频谱图和时域图

F ig . 8 � Spectrum and time�domain diag ram o f the inter shaft bear ing fo r different numbers of balls

图 9� 内、外沟曲率半径系数的变化与中介和支承轴承振幅的关系

F ig . 9 � Relationship between the facto r o f gr oo ve cur vature and v ibration displacement of bearing
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承 3的振幅从 72. 62�m下降到 54. 44�m,轴承 1

振幅从20. 64�m 上升到 25. 17�m,轴承2振幅从

22. 10�m 下降到 15. 29�m.从变化趋势上可以得

出, 3个支承轴承的内沟曲率半径系数选取不同

值可以减小其振动幅值, 使得转子系统振动平稳.

当支承轴承内沟曲率半径系数不变, 外沟曲率半

径系数由 0. 515变化到 0. 545时, 中介轴承处的

振动幅值在 72�m 左右波动,轴承 1 和 2的振幅

呈上升趋势,轴承 3的振幅从 117. 8�m 到 75. 88

�m.因此,轴承 1和 2 不适合选择过大的外沟曲

率半径系数,轴承 3 宜选取相对大的外沟曲率半

径系数,以减小转子系统的振动.

鉴于 3个支承点的轴承内、外沟曲率半径系

数对双转子系统动态特性影响情况, 从有利于双

转子系统运行平稳性角度看,支承深沟球轴承 1

的内、外沟曲率半径系数应分别选取 0. 505 和

0� 515;支承深沟球轴承 2的内、外沟曲率半径系

数应分别选取 0. 515和 0. 525;支承深沟球轴承 3

的内、外沟曲率半径系数应分别选取为 0. 54和

0. 545; 这时中介轴承耦合处振动幅值变化较小,

支承轴承处振动位移也较小.

3 � 实验验证

� � 本文选用 ZYS�102A 双轴驱动实验机进行实
验验证, 102A 实验装置结构简图如图 10所示.中

介轴承型号 1032920,径向载荷 F= 1 500N,联接

轴承径向游隙 ∃1 = 30�m,外圈转速一定, 内圈转

速分别取 8 000, 10 000, 11 000, 12 000, 13 000

r/ min.图 11为不同转速下耦合中介轴承节点处

的位移,曲线 1为实验值,曲线 2为本文理论计算

值.由图 11可知: 理论计算值与实验值变化趋势

较为吻合, 理论计算值与实验值的最大误差为

18. 7%,说明所建立的数学模型能较准确地描述

图 10� 实验装置结构简图

Fig. 10 � St ruct ur e diag r am of test equipment

图 11 � 不同转速下耦合节点处的位移

Fig. 11� Displacement o f coupling node for

different rot ation speeds

双转子�滚动轴承耦合系统的动力特性.

4 � 结 � 论

� � 本文在轴承动力学分析基础上, 利用有限元

法建立了双转子�滚动轴承耦合系统动力学分析
数学模型, 采用 Newmar k 积分法对系统动力学

进行求解和分析, 讨论了轴承结构参数和工况条

件对转子系统稳定性的影响. 主要结论如下:

1) 中介圆柱滚子轴承的游隙直接影响着轴

承刚度, 从而影响着双转子�滚动轴承耦合系统的
振动特性,较大的轴承游隙会使双转子�滚动轴承
耦合系统振动增大, 从而降低系统稳定性.因此,

合理选择中介圆柱滚子轴承的径向游隙,本文选

取中介轴承原始游隙为 20 �m, 减小耦合轴承处

的振动响应, 提高航空发动机双转子系统的稳

定性.

2) 高速转子与低速转子通过中介轴承产生

耦合,随着两转子转速的增加,两转子在耦合节点

响应呈现不同的变化. 耦合节点处位移随转子 1

转速增加而减小, 随转子 2转速增加而增加. 因

此,转子 1转速较高时可以使转子系统振动响应

幅值降低,有利于系统的稳定性.

3) 合理选取支承深沟球轴承的结构参数,减

小其对转子系统的影响. 支承深沟球轴承 1处的

内、外沟曲率半径系数分别选取 0. 505 和 0. 515;

支承轴承 2处的内、外沟曲率半径系数分别选取

0. 515和 0. 525;支承轴承 3处的内、外沟曲率半

径系数分别选取为 0. 54和 0. 545.支承轴承处振

动位移较小,有利于提高转子系统的稳定性,使双

转子系统工作更加平稳.
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