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带有支承不同心转子系统的动力响应
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摘　　　要：通过对转子结构和动力学特性的分析，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．数值仿真结果表明：由于支承不同心量和不平衡力的共同作用，转子及其连接结构会发生复杂的非

线性动力学变化，使转子系统振动响应呈现出非线性特征，包含１倍和２倍频分量，响应的幅值和频谱特征与

不同心量和不平衡量的分布密切相关．
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　　现代航空涡扇发动机多采用双转子结构设
计，其低压转子系统是典型的大跨度、多支承的柔
性转子系统．该转子系统通常由多段轴，利用连接
结构相连接组成，拥有多个支点．受制造、装配和
长时间工作的影响，转子支承结构的中心往往会

发生一定程度的相对偏移，造成转子轴线不能精
确地在一条直线上，出现所谓“支承不同心”问

题［１］．出现不同心后，转子系统在其高速旋转过程

中将产生一系列危害效应，引起转子的振动和变
形，导致轴承磨损，甚至出现油膜失稳、转静件碰
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摩等严重故障．然而，大多数文献仅着眼于不同心
的诊断方法［２－４］，缺乏对力学机理的解释．因此，针
对航空发动机结构的特点，建立转子系统动力学
模型，研究不同心激励下转子系统的振动响应特
征，对解决整机振动问题以及提高动力学分析水
平具有重要意义．
目前国内外关于转子不同心问题力学模型的

研究中，Ｘｕ和 Ｍａｒａｎｇｏｎｉ［５－６］建立了万向节式联
轴器在倾角不同心情况下的激振力模型，得到了

２倍频的不同心激振力，利用模态综合法获得了
系统的运动方程．文献［７－９］以齿式联轴器为对
象，由中间齿套的运动轨迹分别得到了平行不同
心和倾角不同心情况下的２倍频激振力．Ｌｅｅｓ［１０］

利用Ｌａｇｒａｎｇｅ法建立了带有螺栓连接的平行不
同心刚性转子模型，系统的微分方程表现出一定
的参数振动特征，其响应存在２倍和３倍频的高
次谐波分量．Ａ　Ｌ－Ｈｕｓｓａｉｎ与Ｒｅｄｍｏｎｄ［１１－１３］针对
不同结构特征的转子，分别建立了平行不同心、倾
角不同心和平行倾角综合不同心的非线性动力学

模型，利用Ｌａｇｒａｎｇｅ法得到了系统的运动微分方
程，计算了系统的非线性振动响应和振动稳定性，
仿真结果表明平行不同心和倾角不同心存在本质

不同．李明［１４］同样利用Ｌａｇｒａｎｇｅ法，在一定的假
设条件下，建立了平行不同心的两刚性转子的力
学模型，分析了其响应特征．

对现有的研究成果分析发现，由于转子结构
和力学特征的不同，对不同心转子系统所建立的
力学模型具有多样性．连接结构形式的不同、支承
数量和位置的不同，以及转子本身动力学特性的
不同，都会给所建立的力学模型带来很大差异，从
而影响系统在不同心情况下的动力学行为和特

征．因此，为了研究航空发动机转子系统在不同心
激励下，非线性振动响应的产生机理和影响因素，
应该根据实际的转子系统的结构，有针对性地建
立支承不同心转子系统的动力学模型．

１　航空发动机典型转子的结构和
力学特征

１．１　柔性转子结构特征

如图１所示为在高性能的航空涡扇发动机上
有着广泛的应用的典型低压转子系统，转子采用

３个支点支承，支承方案为１－１－１，由风扇轴与低
压涡轮轴２个转子，通过套齿结构进行连接．在连
接结构中采用圆柱面定心，大螺帽锁紧承载轴向
拉力，因此连接结构的刚性较强，一般不易发生局
部变形，可以视为刚性连接．由于在双转子航空发
动机中，低压转要穿过高压转子，形成双轴并联形
式，因此低压转子为细长轴，弯曲刚度相对较低，
其工作转速一般在弯曲临界转速以上，从动力学

图１　采用３支点支承方案的Ｆ１１０低压转子系统

Ｆｉｇ．１　Ｍｕｌｔｉ－ｓｕｐｐｏｒｔ　ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ　ｗｉｔｈ　ｒｉｇｉｄ　ｃｏｕｐｌｉｎｇ

上看，是１种典型的柔性转子．
对于该转子，前２个支点分布位于风扇转子

的前后两端，由于跨度较短，支承框架位于同１个
机匣上，因此２个支点的同心度易于保证．而第３
个支点位于后端低压涡轮后端，支点与前支点跨
度大，受装配工艺和环境温度变化的影响，在装配
后第３支点容易出现支承不同心现象．对于带有
支承不同心的转子系统，一般不同心量由转子系
统中刚性较为薄弱的环节来承担，由于连接刚度
相对轴较大，可以视为刚性，而涡轮轴的弯曲刚性

小，因此在存在支承不同心时变形主要发生在涡
轮轴段，系统变形如图２所示．

图２　具有刚性连接转子系统支承不同心变形模型

Ｆｉｇ．２　Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ａ　ｍｉｓａｌｉｇｎｅｄ

ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ　ｗｉｔｈ　ｒｉｇｉｄ　ｃｏｕｐｌｉｎｇ

２２３２
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１．２　３支点柔性转子系统力学模型

针对支承不同心转子系统的受力和变形情

况，将风扇和低压涡轮等效为２个单独的轮盘，称
之为转子１与转子２，建立如图３所示的力学模
型．由于风扇轴的跨度较短，且为鼓筒结构，弯曲
刚性大，因此在模型中将转子１视为刚性，而支点

１与支点２为弹性支承，该转子在工作过程中只
能平动，不会弯曲．低压涡轮轴的跨度较大，刚度
较低，故将转子２视为柔性，轴本身会发生变形，
支点３为刚性支承．

图３　支承不同心等效力学模型

Ｆｉｇ．３　Ｄｙｎａｍｉｃ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｍｉｓａｌｉｇｎｅｄ　ｒｏｔｏｒｓ

在该力学模型中，将转子系统由支承不同心
所产生的变形量集中等效到两转子的连接处，由
此来反映不同心所带来的动力学影响．根据这种
等效条件，两转子存在一定的平行不同心，不同心
量恒定为δ，它们在初始时刻没有弯曲变形．在转
子以一定速度旋转时，盘的不平衡量会对系统造
成不平衡激励，同时，在两转子连接的位置会给两
轴的相对运动带来一定的附加约束，使系统表现
出非线性刚度特征．

２　建立运动微分方程

根据带有支承不同心柔性转子的结构和力学

特征，采用Ｌａｇｒａｎｇｅ能量法建立转子系统的运动
微分方程．

２．１　动能、势能与自由度

２转子在转动过程中的轴心位置如图４所
示，盘１几何中心坐标为（ｘ１，ｙ１），盘２几何中心
坐标为（ｘ２，ｙ２），连接位置的坐标为（ｘφ，ｙφ）．显
然，随着转子的振动，转子２会发生弯曲变形，所
以（ｘ２，ｙ２）并不会等于（ｘφ，ｙφ）．
２转子不同心量为δ（假设只存在于ｙ方向），
故在初始时刻连接结构的坐标为（０，δ）．由于转子

２存在一定的柔性，因此连接结构会在初始位置
附近进行偏摆，偏摆的角度为φ，在δ恒定的前提

图４　系统的轴心位置示意图

Ｆｉｇ．４　Ｌｏｃａｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｄｉｓｋｓ　ａｎｄ　ｃｏｕｐｌｉｎｇ

下，连接结构的坐标可以表示成

ｘφ ＝ｘ１＋δｓｉｎφ
ｙφ ＝ｙ１＋δｃｏｓ｛ φ

（１）

定义系统的广义坐标为

｛ｑ｝＝ ［ｘ１　ｙ１　ｘ２　ｙ２　φ］ （２）
系统的总动能为

Ｔ＝ １２ｍ１
（ｘ１＋ｅ１ωｃｏｓωｔ）２＋

１
２ｍ１

（ｙ１－ｅ１ωｓｉｎωｔ）２＋

１
２ｍ２

（ｘ２＋ｅ２ωｃｏｓωｔ）２＋

１
２ｍ２

（ｙ２－ｅ２ωｓｉｎωｔ）２＋

１
２Ｊ１ω

２＋１２Ｊ２ω
２ （３）

式（３）别代表转子１在ｘ，ｙ方向的平动动能，转
子２在ｘ，ｙ方向的平动动能以及转子１、转子２
的转动动能．
系统的总势能为

Ｖ ＝ １２ｋ１ｘ
２
１＋１２ｋ１ｙ

２
１＋１２ｋ２

（ｘ２－ｘφ）２＋

１
２ｋ２

（ｙ２－ｙφ）２＋
１
２ｋ′２ｘ

２
φ＋
１
２ｋ′２

（δ－ｙφ）２ ＝

１
２ｋ１ｘ

２
１＋１２ｋ１ｙ

２
１＋１２ｋ２

（ｘ２－ｘ１－δｓｉｎφ）
２＋

１
２ｋ２

（ｙ２－ｙ１－δｃｏｓφ）
２＋１２ｋ′２

（ｘ１＋δｓｉｎφ）
２＋

１
２ｋ′２

（δ－ｙ１－δｃｏｓφ）
２ （４）

　　式（４）前４项分别表示：转子１在ｘ，ｙ方向的
弹性势能（体现在支承上），转子２的弹性变形所
产生的弹性势能（体现在轴上）．最后两项表示连
接位置的偏摆给转子２带来的附加变形，由此所
产生的弹性势能，ｋ′２ 代表转子２限制连接结构的
运动的刚度．

３２３２
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２．２　系统的运动微分方程

根据系统动能、势能的表达式，由Ｌａｇｒａｎｇｅ
方程

ｄ
ｄｔ
Ｔ
ｑ（ ）ｊ －Ｔｑｊ＋Ｖｑｊ ＝Ｑ （５）

可得到系统运动微分方程

Ｍｑ̈＋Ｋｑ＝Ｆ （６）

其中各矩阵为

Ｍ ＝

ｍ１ ０ ０ ０
０ ｍ１ ０ ０
０ ０ ｍ２ ０
０ ０ ０ ｍ

熿

燀

燄

燅２

（７）

Ｋ＝

ｋ１＋ｋ′２＋ｋ２ ０ －ｋ２ ０
０ ｋ１＋ｋ′２＋ｋ２ ０ －ｋ２
－ｋ２ ０ ｋ２ ０
０ －ｋ２ ０ ｋ

熿

燀

燄

燅２

（８）

Ｆ＝

ｍ１ｅ１ω２ｓｉｎωｔ－（ｋ′２＋ｋ２）δｓｉｎφ
ｍ１ｅ１ω２ｃｏｓωｔ＋ｋ′２δ（１－ｃｏｓφ）－ｋ２δｃｏｓφ

ｍ２ｅ２ω２ｓｉｎωｔ＋ｋ２δｓｉｎφ
ｍ２ｅ２ω２ｃｏｓωｔ＋ｋ２δｃｏｓ

烅

烄

烆

烍

烌

烎φ
（９）

　　此外，经过Ｌａｇｒａｎｇｅ方程对广义坐标的求
导，还产生了一个代数方程来决定连接结构的位

置角度φ，其表达式与广义坐标ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２ 有关
（ｋ２＋ｋ′２）ｘ１ｃｏｓφ－（ｋ２＋ｋ′２）ｙ１ｓｉｎφ－
ｋ２ｘ２ｃｏｓφ＋ｋ２ｙ２ｓｉｎφ＋ｋ′２δｓｉｎφ＝０ （１０）

２．３　系统的非线性机理

对转子系统的运动微分方程（６）～方程（１０）
分析可以发现：①方程中的质量阵为对角阵，只包
含２个轮盘的质量，说明支承不同心不影响系统
的质量矩阵；②刚度矩阵Ｋ 的元素为常数，但为
非对角矩阵，这表明２转子的横向振动存在相互
耦合．同时矩阵中存在１个限制连接位置偏摆的
刚度ｋ′２，这是由不同心所带来的附加刚度项；③
激励项Ｆ中除了存在不平衡力外，还包含不同心
引起的附加激励项，该激振项是连接结构的位置
角度φ的函数．而φ的大小由广义坐标所决定，因
此激振力是广义坐标的函数，具有非线性特征．④
从方程的数学形式上来看，系统包含４个微分方
程和１个代数方程，属于微分代数方程［１５］，其解
法与一般的非线性微分方程类似．
值得注意的是，产生了１个决定连接结构位

置φ的代数方程．角φ由广义坐标ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２
所决定，该方程为隐式，无法将φ写成关于ｘ１，

ｙ１，ｘ２，ｙ２ 的显式表达式，故暂且将φ表示成如下
形式的函数：

φ＝ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２） （１１）

那么，系统的激励项就可以写成如下形式：

Ｆ＝

ｍ１ｅ１ω２ｓｉｎωｔ－（ｋ′２＋ｋ２）δｓｉｎ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２）］

ｍ１ｅ１ω２ｃｏｓωｔ＋ｋ′２δ｛１－ｃｏｓ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２）］｝－ｋ２δｃｏｓ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２）］

ｍ２ｅ２ω２ｓｉｎωｔ＋ｋ２δｓｉｎ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２）］

ｍ２ｅ２ω２ｃｏｓωｔ＋ｋ２δｃｏｓ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２

烅

烄

烆

烍

烌

烎）］

（１２）

　　与不平衡激振力中的ｓｉｎωｔ与ｃｏｓωｔ不同，

ｓｉｎ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２）］与ｃｏｓ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２）］是

１个由广义坐标所决定的非线性函数，而不是随
时间ｔ变化的简谐函数，将其放置在方程右端，视
为对系统的激励力并非十分恰当，而是更应该将
其视作对系统的刚度矩阵产生的影响．对于转子
系统而言，支承不同心实际上给系统带来了附加
的非线性刚度项，改变了系统的动力学特性，使系
统呈现非线性特征．
为了更简洁明晰地说明以上情况，假定φ能

够表示成如下形式（实际上关于φ的方程为隐式，
并不一定能够满足如此假设，此处仅为更清楚地
阐明不同心对方程所产生的影响）

ｓｉｎφ＝ｓｉｎ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２）］＝
　ｆ１ｘ１＋ｆ２ｙ１＋ｆ３ｘ２＋ｆ４ｙ２
ｃｏｓφ＝ｃｏｓ［ｆ（ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２）］＝
　ｆ５ｘ１＋ｆ６ｙ１＋ｆ７ｘ２＋ｆ８ｙ

烅

烄

烆 ２

（１３）

其中ｆ１～ｆ８ 为ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２ 的函数，通过以上假
设便可以方便地将不同心所带来的附加项移至系

统的刚度矩阵中，总的刚度矩阵Ｋ′可以表示成

Ｋ′＝

ｋ１＋ｋ′２＋ｋ２＋（ｋ′２＋ｋ２）δｆ１ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ２ －ｋ２＋（ｋ′２＋ｋ２）δｆ３ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ４
（ｋ′２＋ｋ２）δｆ５ ｋ１＋ｋ′２＋ｋ２＋（ｋ′２＋ｋ２）δｆ６ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ７ －ｋ２＋（ｋ′２＋ｋ２）δｆ８

－ｋ２－ｋ２δｆ１ －ｋ２δｆ２ ｋ２－ｋ２δｆ３ －ｋ２δｆ４

－ｋ２δｆ５ －ｋ２－ｋ２δｆ６ －ｋ２δｆ７ ｋ２－ｋ２δｆ

熿

燀

燄

燅８

（１４）

４２３２
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　　由不同心带来的附加刚度ΔＫ是

ΔＫ＝

（ｋ′２＋ｋ２）δｆ１ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ２ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ３ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ４
（ｋ′２＋ｋ２）δｆ５ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ６ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ７ （ｋ′２＋ｋ２）δｆ８
－ｋ２δｆ１ －ｋ２δｆ２ －ｋ２δｆ３ －ｋ２δｆ４
－ｋ２δｆ５ －ｋ２δｆ６ －ｋ２δｆ７ －ｋ２δｆ

熿

燀

燄

燅８

（１５）

　　显然

Ｋ′＝Ｋ＋ΔＫ （１６）

　　那么系统的运动微分方程就可以写成

Ｍ̈ｑ＋Ｋｑ＋ΔＫｑ＝Ｆ′ （１７）

　　通过以上推导，激振力项Ｆ′就只包含了不平
衡激振力，支承不同心可以看作只影响了方程的
左端项．同时由于附加刚度ΔＫ中的ｆ１～ｆ８ 为
广义坐标的函数，因此支承不同心给转子系统带
来的附加刚度具有非线性特征．该附加刚度的大
小还与不同心量δ、盘２位置的刚度ｋ２ 和连接位
置的刚度ｋ′２ 有关．
通过对运动微分方程的分析，可以总结出支

承不同心转子系统的动力学特征：

１）由于运动方程为非线性，振动响应也应具
有非线性特征，可能是多个频率分量的叠加，由于
主要的激振力为不平衡激励，因此响应应包含１
倍频分量，并可能伴随有２，３倍频分量．
２）方程的附加刚度项ΔＫ 与不同心量δ有
关，因此不同心量δ的变化会改变系统的非线性
特征．由于支承不同心的影响的实质是改变了系
统的刚度矩阵，因此，随着不同心量的增加，系统
的振动响应中并引起某频率分量的线性增加．
３）转子的偏心距ｅ１ 与ｅ２ 的变化会改变系统
的振动响应ｘ１，ｙ１，ｘ２，ｙ２，从而对附加刚度ΔＫ产
生影响，系统的非线性特征也会随之变化，因此不
平衡量的变化会影响其他频率分量．

３　不同心转子系统的动力响应

下面以１个实际发动机转子结构为对象，进
行转子系统振动响应求解，研究系统的动力响应
随主要参数的变化规律．
取盘１与盘２的质量分别为１０８ｋｇ和１２０

ｋｇ．由于转子１为刚性，盘１位置的刚度主要由支
承决定，取ｋ１ 为５×１０５　Ｎ／ｍｍ．而转子２为柔性，
则盘２位置的刚度主要由轴的刚度决定，取ｋ２ 为

１．５×１０５　Ｎ／ｍｍ．此外，连接结构的运动受到ｋ′２
的限制，根据转子的结构特征，取ｋ′２ 为 ３５０
Ｎ／ｍｍ．
综上所述，系统中各参数的取值如表１所示．

表１　方程中各参数的取值

Ｔａｂｌｅ　１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ　ｉｎ　ｔｈｅ　ｅｑｕａｔｉｏｎｓ　ｏｆ　ｍｏｔｉｏｎ

ｍ１／

ｋｇ

ｍ２／

ｋｇ

ｋ１／

１０５（Ｎ／ｍｍ）
ｋ２／

１０５（Ｎ／ｍｍ）
ｋ′２／

１０５（Ｎ／ｍｍ）

２７０　 １４０　 ５　 １．５　 ３５０

同时，在方程中引入对角矩阵形式的阻尼

Ｃ＝

ｃ　０ ０ ０
０ ｃ　０ ０
０ ０ ｃ　０
０ ０ ０

熿

燀

燄

燅ｃ

（１８）

取阻尼比ζ为０．０５．

３．１　支承不同心量激励下的影响规律

对于不平衡激励的影响，由于本转子系统为
单纯的线性系统，系统的响应是周期的，响应的频
率与不平衡激振力的频率相同．当转子系统存在
不同心量时，研究δ的数值大小对系统响应的影
响规律．取δ从０．０１ｍｍ变化至０．１ｍｍ，偏心距

ｅ１，ｅ２ 均为５×１０－５　ｍｍ，转子的转速ω为６２８ｒａｄ／

ｓ，其余参数为表１所示．利用Ｒｕｎｇｅ－Ｋｕｔｔａ法进
行数值积分，最大步长取１×１０－５　ｓ，对系统运动
微分方程，以及描述连接结构位置角度的代数方
程进行求解，得到系统的时域响应，取经过充分衰
减后的稳定信号，再 利 用 ＦＦＴ（ｆａｓｔ　Ｆｏｕｒｉｅｒ
ｔｒａｎｓｆｏｒｍａｔｉｏｎ）变换，获得系统响应的频域特征．
以盘１的ｘ方向为例，系统各频率分量随不

同心量的变化规律如图５、图６所示．
从图中可以发现：数值仿真的计算结果与前

文的理论分析是吻合的．支承不同心会给转子系
统带来非线性特征，在不平衡激励的共同作用下，
明显改变了转子系统的动力响应．响应的时域和
频域特征具体表现在：

１）如图７所示，当不同心量从０ｍｍ变化至

０．０２ｍｍ时，系统做周期振动，其轴心轨迹为椭
圆，响应主要由１倍频与２倍频构成，２倍频所占
比例很小．随着δ的增大，１倍频与２倍频分量逐
渐增大，２倍频所占比例也逐渐升高．
２）如图８所示，不同心量在０．０２ｍｍ变化至

５２３２
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０．０３ｍｍ区间内时，系统由周期振动变为非周期
的混沌振动，其轴心轨迹变得复杂而不规律，响应
虽然以１倍频为主，但是还包含许多其他分量，系
统的动力学特征变得十分复杂，有待于今后的进
一步分析．

图５　各频率分量随不同心量的变化曲线

Ｆｉｇ．５　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ａｌｔｅｒｉｎｇ　ｗｉｔｈ　ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

ｖａｌｕｅ　ｆｏｒ　ｅａｃｈ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ

图６　２倍频所占比例随不同心量的变化规律

Ｆｉｇ．６　Ｒａｔｉｏ　ｏｆ　２ｈａｍｏｎｉｃ　ａｍｐｌｉｔｕｄｅ　ａｌｔｅｒｉｎｇ
ｗｉｔｈ　ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ　ｖａｌｕｅ

图７　不同心量在０ｍｍ至０．０２ｍｍ区间内的响应

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆδｉｎ　ｔｈｅ　ｒａｎｇｅ　ｏｆ

０ｍｍ　ｔｏ　０．０２ｍｍ

图８　不同心量在０．０２ｍｍ至０．０３ｍｍ区间内的响应

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ　ｗｈｉｌｅ　ｍｉｓａｌｉｇｎｍｅｎｔ

ｖａｌｕｅδｉｓ　ｆｒｏｍ　０．０２ｍｍ　ｔｏ　０．０３ｍｍ

３）如图９所示，随着不同心量继续增大，从

０．０３ｍｍ变化至０．２ｍｍ时，系统又重新变为周
期振动，轴心轨迹变为一个扭曲的“８”字形，响应
主要由１倍频与２倍频构成，且２倍频所占比例
较大．随着不同心量的增大，系统的１倍频与２倍
频的幅值均逐渐减小，且２倍频所占比例也逐渐

６２３２
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减小．

图９　不同心量在０．０３ｍｍ至０．２ｍｍ区间内的响应

Ｆｉｇ．９　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｗｉｔｈδｉｎ　ｔｈｅ　ｒａｎｇｅ　ｏｆ

０．０３ｍｍ　ｔｏ　０．２ｍｍ

３．２　不平衡量激励下的影响规律

从系统运动的微分方程可以看出，不同心转
子系统的响应不仅与不同心量δ有关，还取决于
两转子不平衡量的大小，两者耦合作用，影响转子
的振动响应，因此，有必要进一步分析不平衡量对
系统响应的影响规律．

３．２．１　盘１偏心距变化

取不同心量δ为０．１ｍｍ，盘２的偏心距ｅ２ 恒
定为５×１０－３　ｍｍ，研究系统的不同心响应随盘１
的偏心距ｅ１的变化规律．经过计算，得到系统ｘ１ 方
向的响应随盘１偏心距的变化规律如图１０所示．
由图１０可以发现：系统的振动响应受ｅ１ 的

影响较大，由于不平衡激励的大小与ｅ１ 成正比，
因此系统的１倍频响应随着ｅ１ 的增加而线性增
大．同时，由于ｅ１ 的大小会影响盘１的运动轨迹，
从而引起转子系统的非线性特征，使２倍频振动
响应也随ｅ１ 的变化而改变，２倍频的幅值随着ｅ１
的增加而平缓增加．由于１倍频分量对ｅ１ 更为敏

感，其增速远大于２倍频分量，因此２倍频在系统
响应中所占的比例随着ｅ１ 的增加而迅速下降．

３．２．２　盘２偏心距变化

类似地，取盘１的偏心距ｅ１ 恒定为５×１０－３

ｍｍ，其他参数均保持不变，研究系统ｘ１ 方向的
响应随盘２的偏心距ｅ２ 的变化规律，计算结果如
图１１所示．

图１０　各频率分量随盘１偏心距的变化曲线

Ｆｉｇ．１０　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ　ａｌｔｅｒｉｎｇ　ｗｉｔｈ

ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ　ｏｆ　ｄｉｓｋ　１

图１１　各频率分量随盘２偏心距的变化曲线

Ｆｉｇ．１１　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｃｏｍｐｏｎｅｎｔｓ　ａｌｔｅｒｉｎｇ　ｗｉｔｈ

ｅｃｃｅｎｔｒｉｃｉｔｙ　ｏｆ　ｄｉｓｋ　２

从图１１看出：自由度ｘ１ 位于盘１位置，因此
其１倍频响应的大小主要由ｅ１ 决定，而受ｅ２ 的影
响很小，故１倍频幅值基本不变．然而，系统的２
倍频响随ｅ２ 的增加而大幅增加．这是由于ｅ２ 会显
著改变盘２的运动轨迹，从而改变连接结构的运
动情况，使连接结构的偏摆运动变得更为剧烈，系

７２３２
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统的非线性特征的增强所导致的．

４　结　论

本文以真实的航空发动机支承不同心转子为

研究对象，基于其结构和力学特征，建立了多支点
柔性转子的力学模型，并利用Ｌａｇｒａｎｇｅ能量法获
得了系统的运动微分方程．在此基础上阐述了系
统的非线性机理：支承不同心使系统呈现出非线
性，主要体现在方程的刚度矩阵中，不同心使系统
增加了非线性的附加刚度．
对具有支承不同心的柔性转子系统运动微分

方程进行数值求解，研究了系统响应与支承不同
心量和不平衡量等主要参数的影响规律：①随着
不同心量的增大，转子系统振动响应由周期变化
至非周期，再变化至周期，各频率分量以非线性的
形式增加，２倍频成分所占比例先增大后减小．
②分析了两盘的偏心距对振动响应所带来的影
响．随着偏心距的增加，系统的响应特征也会发生
一定改变．盘１的偏心距主要改变１倍频响应，而
对２倍频响应影响相对较小；而盘２的偏心距对

１倍频响应几乎没有影响，而对２倍频影响很大，
这可以视为柔性转子的振动响应特点．
综上所述，２倍频响应仍是支承不同心的典

型特征之一．同时，２倍频成分在系统响应频谱中
所占的比例与多种因素有关．该比例并非随支承
不同心量的增加而线性增加，而是存在一个敏感
区间，造成响应出现强烈的非周期特征．此外，转
子系统中某些敏感部位的不平衡量的大小也会很

大程度地影响系统的非线性响应．
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