
航空动力学报
Journal of Aerospace Power

第 37 卷 第 2 期
2022 年 2 月

Vol.37 No.2
Feb. 2022

不对中齿轮联轴器⁃轴承⁃转子系统动力特性
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摘 要：为适应液体火箭发动机高速涡轮泵模拟运转需求，内啮合齿轮联轴器被设计作为涡轮快速起动

过程运动传递的核心零部件；实际中联轴器前后两轴的不对中程度对试验转子动态性能产生了极大影响。构

建了此类特定工程应用的内啮合齿轮联轴器刚度阻尼计算模型、多种不对中工况的表征方法及其附加力与力

矩的求解模型、考虑不对中因素的联轴器⁃滚动轴承⁃双转子动力学分析模型，耦合上述模型数值求解得到了不

对中参数对试验转子动力学性能的影响规律，包括临界转速、振动响应等，与文献对比完成了模型验证。结果

表明：构建模型的动态响应误差小于 15%；缩短联轴器和提高涡轮和试验转子同轴对中量可较好地降低系统的

动力响应值，可有效地降低转子碰磨故障现象的产生，且其对双转子系统临界转速的影响较小，研究将为高速

涡轮泵的设计和安全运行提供理论和试验参考。
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Abstract： For meeting the requirement of the simulated operation of a high ⁃ speed tur⁃
bopump in liquid rocket engine， an internal gear coupling was designed as the key component to
transfer the motion during the fast start⁃up stage.The misalignment of the center axis between the
turbo rotor and the test rotor had a significant impact on the dynamics performance of the test ro⁃
tor. The stiffness and damping theoretical model of the internal gear coupling， the model for solv⁃
ing additional forces and moments of the gear coupling under various misalignment conditions，
and the dynamic model considering the misalignment factor for double rotor system coupling the
gear coupling and the rolling bearing were proposed. The influences of the misalignment parameters
on the dynamic performance (critical speed and vibration response) of the test rotor were obtained by
numerical solution of the above coupled models， and the model verification was completed by com⁃
paring with the literature. The results showed the vibration response error between the proposed mod⁃
el and literature was less than 15%，and shortening the gear coupling length and increasing the cen⁃
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ter axis alignment can reduce effectively the dynamic response of the rotor system，and had little
effect on the critical speed of the double rotor system. The research results provide a theoretical
and experimental reference for the design and safe operation of high⁃speed turbopump.

Key words：gear coupling；misalignment；rotor dynamics；critical speed；
vibration response

低温推进系统高速涡轮泵朝着高速、高压及

瞬态起动等极端工况下发展，涡轮转子系统与模

拟试验系统之间一般设计为内齿轮联轴器。齿轮

联轴器作为一类刚性联轴器，可实现从原动件运

动到传动件或者执行件的运动和功率的传递，一

般具有较好的不对中适应性，已较广泛地应用在

需要较强转扭、结构尺寸较大、抗冲击等场合，如

减速机、涡轮泵、汽轮机、船舰传动系统等。对于

高速、轻载工况，不对中是导致联轴器及其系统故

障的主要因素，一组国外统计数据显示不对中故

障占旋转机械系统总故障的 60%以上 [1]；不对中

因素的来源也较为广泛，如结构限制、制造及安装

误差、运转磨损以及轴承不同心等。对于本文所

研究模拟试验系统，现有的试验运行结果也表明

联轴器的不对中诱发了转子系统的振动超标，造

成转子的碰磨，如图 1所示为试验转子出现碰磨

及啃轴的试验照片。

现场拆解后对此类故障的初步分析认为，齿

轮联轴器的不对中状态及联轴器本身的内摩擦和

内阻尼会引起系统出现较大的自激振动，进而出

现碰磨。此现象在国内外其他行业或者齿轮联轴

器的应用中也曾出现，研究学者对其建模及表现

特征也开展了一些研究。

最早对于齿轮联轴器的内摩擦或内阻尼会激

发系统的自激振动的研究，多以添加刚度或阻尼

的方法定性地获取转子系统的动力稳定性。如山

内进吾等 [2]对鼓形齿联轴器进行了力和静刚度分

析；在对齿轮联轴器连接轴系的横向自激振动研

究中，主要将齿面之间的摩擦分别用等效黏性阻

尼系数和干摩擦两种模型来模化，忽略了不同方

向摩擦的影响，也未对动态变形进行考虑。Mar⁃
mol[3]针对直齿联轴器及其转子系统，开展了稳定

性研究，其执行过程将联轴器处理作为整体系统

中的零部件，用外部构件等效的刚度和阻尼系数

来模化齿轮联轴器的动力学特性，是一个较为实

用的简化模型，并未构建完整的联轴器转子及轴

承系统动力学。近些年来的研究主要偏向于分析

联轴器不对中产生的接触、力等系统动力学性能

的影响，如 Redmond[4]的研究表明了不对中联轴

器对系统静态、动态及运动特性具有显著影响；

Guo等 [5]提出了基于接触模型的齿轮联轴器接触

和载荷等静态特性计算方法，研究指出耦合载荷

主要是由于齿接触破坏和轴向运动引起的滑动摩

擦引起，其对系统动力特性有负面影响。Tuckm⁃
antel等 [6]提出联轴节在不对中时力和力矩计算方

法，并指出不对中会加剧系统的谐波分量的产生。

在国内，李明等 [7⁃8]构建了压缩机对象下的齿轮联

轴器附加力模型以及开展了轴承 ⁃转子 ⁃齿轮联轴

器系统的振动研究，定性结果表明设计轴承 ⁃转
子⁃齿轮联轴器系统时必须考虑联轴器的影响。

赵广等 [9⁃10]发展了齿式联轴节不对中故障的转子 ⁃
轴承系统的有限元分析模型，建立了系统整体动

力学方程，获得了不对中量和稳态响应特性之间

的量化关系。廖仲坤等 [11]建立了包含联轴器的三

支点转子动力模型，分析了刚度对系统不对中的

影响，啮合刚度主要表现为转角刚度。陈曦等 [12]

的研究表明，联轴器连接处的横向和转角刚度的

变化会对系统的临界转速以及不平衡响应有一定

的影响。韩清凯等 [13]、万召等 [14]总结了不对中建

模方法和有关动力学特性的相关研究，建立了不

对中问题的转子系统动力学模型并进行了动力特

性分析；也比较分析了转子⁃轴承系统在考虑联轴

器不对中前后的动力响应和稳定性，指出不对中

对系统存在不利影响，应予以重视。在试验研究

方面，Palazzolo等 [15]、沈润杰等 [16]、胡航领等 [17]采用

试验方法得到了联轴器啮合传动过程的齿面摩擦

图 1 转子磨损及啃轴现象

Fig.1 Phenomenon of rotor wear and damage
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因数及附加力，研究结果表明联轴器的不对中对

传动的速度、齿摩擦、接触的压力、润滑效果等均

有一定的影响。

已有的这些研究进展大多针对特定的背景对

象，构建理论模型分析单转子系统动力学性能，或

者将齿轮联轴器本体作为独立变量进行，对不对

中的处理主要通过齿轮模型反映。而实际中不对

中的表现更多的是相连接的双转子系统本身所具

有的特性，为此本文在研究中将构建面向实际工

程对象的齿轮刚度阻尼模型、不对中模型、齿轮 ⁃
轴承转子动力学模型，耦合求解，分析双转子系统

在联轴器下的整体动力学性能；分析临界特性及

动力学响应；并通过不同长度联轴器试验结果，对

提出的模型及耦合求解过程进行验证，研究对于

高速涡轮泵模拟系统的可靠性和准确性提供重要

的理论和试验基础。

1 理论基础

1. 1 齿轮联轴器刚度阻尼模型

采用等效刚度系数和阻尼系数来模化齿轮联

轴器产生的力，其中刚度系数与齿对的刚度有关，

阻尼系数采用能量等效的方法用等效黏性阻尼系

数来表示。图 2所示为齿轮联轴器刚度阻尼定义

示意图。图中轴承转子系统坐标系为 XOY，齿轮

联轴器刚度阻尼所在的坐标系 xOy，Kl，Kα，Cl和
Cα分别为联轴器的横向刚度、转角刚度、横向阻

尼和转角阻尼，Ω为转子系统转速。

1. 1. 1 联轴器横向刚度

横向刚度反映了齿轮联轴器在运转过程中的

啮合力与内外花键轴心线的相对横向位移关系，

横向刚度Kl，由文献[18]可知：

F v=
nk
2 ⋅ v （1）

式中 Fv为对应 v方向的齿轮力分量，下标 v为对

应的 x，y方向；v为 x和 y方向的位移；n为齿数；k
为齿对刚度。故横向刚度为

K l =
nk
2 （2）

1. 1. 2 联轴器转角刚度

转角刚度反映了齿轮联轴器外拟合齿相对内

拟合齿轮轴心线绕 x轴和 y轴的相对转角与所受

的转动力矩之间的关系如下 [18]：

M v=∑
j= 1

n ∫
-b/2

b/2

rdF v=
nb2 k
24 ⋅ α v （3）

式中Mv为对应方向的拟合力产生力矩；r为作用

的半径；b为齿轮的宽度；αv为相对转角。因此转

角刚度为

Kα=
nb2 k
24 （4）

1. 1. 3 联轴器阻尼系数

齿轮联轴器的阻尼效应来自于齿轮啮合过程

间的摩擦因素，由啮合周期内的库仑阻尼耗散的

能量可以等效得到阻尼系数。当内外齿轮轴承存

在相对横向位移时，在一个周期内，n个啮合齿对

消耗的能量可写为 [19]

Enl =∑
i= 1

n

Eil =
4μδ0T
r cos2φ

（5）

式中Eil为单个啮合齿消耗能量，T为联轴器扭矩，μ

为摩擦因数，δ0为内外啮合齿的横向位移；r同上，

为等效力的作用半径；φ为等效集中力的啮合角。

横向等效阻尼 Cl 一个周期内消耗的能量

写为 [19]

E cl = 2πC lωδ 20 （6）
式中 ω为转速与一阶固有频率之差的绝对值。由

能量守恒，联立式（5）和式（6），可得横向等效阻

尼为

C l =
2μT

rπωδ0 cos2φ
（7）

类似地，当联轴器内外轴线之间存在转角位

移 α0时，啮合角为 φ，那么一个周期内 n个啮合齿

所消耗的总能量 Enα为

Enα=∑
i= 1

n

Eiα=
μα0bT
r cos2φ

（8）

图 2 齿轮联轴器的刚度和阻尼

Fig.2 Stiffness and damping of gear coupling
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同理，等效黏性转角阻尼在一个周期内消耗

的总能量仍可由式定义，即

E cα= 2πCαωα20 （9）
由能量守恒，式（8）和式（9）可联立得到

Cα=
μbT

2rπωα0 cos2φ
（10）

结合图 2所示的齿轮联轴器的刚度阻尼，当

转子以转速 Ω旋转时，对应的上述刚度阻尼所在

的坐标系 xoy转换到轴承转子系统定义的坐标系

XOY 后，其完整的刚度阻尼阵可表示为如下

形式：

K=

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

úK l ΩK l 0 0
-ΩK l K l 0 0
0 0 Kα ΩKα

0 0 -ΩKα Kα

;

C=

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

úC l 0 0 0
0 C l 0 0
0 0 Cα 0
0 0 0 Cα

（11）

本文后续分析的实际工程用齿轮联轴器主要

参数如下：齿对数为 18，齿轮分度圆半径为 18
mm；横向和转角位移设定为 1 mm和 1°；啮合角

为 30°；摩擦因数为 0.15，负载扭矩为 20 N ⋅ m（涡

轮输出功率为 65 kW）；系统的一阶临界转速为

2 145 Hz，工作转速为 30 000 r/min。单对齿刚度

计算参考文献 [20]，得到的齿轮联轴器刚度阻尼

结果如下表 1所示；该结果将被施加在完整动力

学模型中对应的联轴器节点处，以表征齿轮啮合

产生的刚度和阻尼效应。

1. 2 联轴器不对中模型

本节分析联轴器不对中性对系统动态特性的

影响，构建如图 3所示的 3类不对中的模型进行分

析；分别为倾斜、平行以及倾斜 ⁃平行均存在的不

对中情况（左侧为涡轮转子示意、右侧为试验转子

示意）。

联轴器工作过程中扭矩作用下啮合齿套上的

作用力和力矩可表示为 [21]

ì

í

î

ï
ï
ïï
ï
ï

ï

ï
ïï
ï

ï

MY= T q sin ( )ϕ α cos ( )ϕp + T q sin ( )ϕ α cos ( )ϕp
MZ=-T q sin ( )θα cos ( )θp + T q sin ( )θp cos ( )θα
FY=MY/Lz

FZ=MZ/Lz

（12）

图 3 不对中的模型

Fig.3 Misalignment model

式中 Tq为联轴器传递的转矩；ϕα、ϕ p、θα、θp分别表

示倾斜和平行不对中情况下的夹角，具体为

表 1 齿轮联轴器的刚度阻尼系数

Tabele 1 Stiffness and damping coefficient of gear coupling

齿轮宽 b/mm

35

45

齿对刚度 k/
（GN/m）

0. 530

0. 749

横向刚度Kl/
（GN/m）

4. 770

6. 741

转角刚度Kα/
（MN/m）

0. 487

1. 138

横向阻尼 Cl/
（N/（m/s））

155. 65

102. 2

转角阻尼 Cα/
（N·m/rad/s）

0. 078

0. 0012
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ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

θα= sin-1 ( )z2 - z1
Lx

,ϕα= sin-1 ( )y2 - y1
Lx

θp = sin-1 ( )z1Lz
,ϕ p = sin-1 ( )y1Lz

（13）

对应的 z1、z2和 y1、y2参看图 4不对中情况下的

特征参数定义示意图，分别为转子两端的不对中

量在 Z和 Y方向的分量（描述如图 3中所示的不

对中情况）。

齿轮联轴器在图 4所示的不对中情况下，可

以计算不对中后产生的附加力和力矩分别表示

为，具体为

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

FYc =
12EI ( )y1 - ϕα Lz/2

L 3z

FZc =
12EI ( )z1 - θα Lz/2

L 3z

（14）

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

MYc =
6EI ( )y1 - 2ϕα Lz/3

L 2z

MZc =
6EI ( )z1 - 2θα Lz/3

L 2z

（15）

式（14）和式（15）中，E和 I分别为试验转子弹

性模量和惯性矩。

1. 3 考虑联轴器不对中的联轴器⁃滚动轴承⁃
双转子动力分析模型

针对上述的不对中的齿轮联轴器 ⁃滚动轴承 ⁃
转子系统构建动力学模型，求解在不同不对中情

况下的动力响应。动力学模型的坐标示意图见图

5所示。

由图 5所示坐标系统，构建双转子系统的动

力学模型，可写为如下形式：

MQ̈+ C+ GQ̇+ KQ= F c + F e （16）

式中矩阵 M、C、G、K分别为耦合的转子系统质

量、阻尼、陀螺力矩以及刚度矩阵。Fc和 Fe分别

为齿轮联轴器引起的附加力（力矩）和系统外载荷

或不平衡激励力（力矩）。Q为转子各向自由度，

本文主要为弯曲和振动位移。结合图 3所示的不

对中的情况，对于滚动轴承支撑的双平衡转子仅

存在联轴器不对中情况下，上述动力学模型可进

一步地详细表达为：

é

ë
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ê
êêê
ê

ê
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úMX 0 0
0 M r+ d 0
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ïïïï
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（17）

式中下标 X表示轴向方向；下标 r和 d表示转子和

转轴上模化的盘。M、G、K分别为质量、陀螺力

矩及刚度阵；X、Y、Z分别表示的自由度如下：

X={q1,q2}；Y={q3,q4,q5,q6}；Z={q7,q8,q9,q10}；
对应的自由度见图 5所示，其中 q1、q2为转子段两

端节点在 X方向的位移；q3、q4、q5、q6为节点在 Z

方向的位移和旋转角度；q7、q8、q9、q10为节点在 Y

方向的位移和旋转角度。FXc、FYc、FZc分别表示

在三个方向所受到的联轴器耦合集中力或者力

矩，其中 FXc 和 MXc 为 0；其他分别为 FYc、MYc 和

FZc、MZc，由式（14）和式（15）得到。联轴器的连接

节点处施加耦合公式（11）所计算得到联轴器产生

的附加刚度阻尼阵。本文计算所采用的滚动轴承

的主刚度为 1×109 N/m，交叉刚度和轴承阻尼忽

略不计 [22]。

综上，具体的计算流程图如图 6所示，在联合

求解各模型后可得到不同不对中情况下的动力学

图 4 不对中特征参数定义

Fig.4 Misalignment feature parameter definition
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特性。

2 算例验证

本文采用文献 [21]中算例对提出的方法及模

型进行试算，以验证其正确性。文献 [21]模型如

图 7所示；本文对联轴器产生的不对中情况通过

改变模化模型中的不对中量参数来实现，可分别

计算倾斜不对中（图 3（a））、平行不对中（图 3（b））
以及倾斜和平行不对中（图 3（c））同时存在的情

况。轴上盘通过集中质量来模化，文献中对应的

测点在本文中也为具体的模化节点。在联轴器部

分施加了对应计算得到的耦合力和力矩；计算过

程中在相同的位置施加了相同的不平衡量，四种

情况下的计算结果与文献的对比情况见图 8所
示。图 8（a）~图 8（d）分别表示完全对中、不对中

情况 1（z2-z1=1.0 mm）、不对中情况 2（z2-z1=

2.0 mm）和不对中情况 3（y2-y1=2.0 mm）。

同 时 文 献 [21]中 临 界 转 速 ω 0 测 试 值 为

3 000 r/min，本文计算结果为 2 967 r/min，误差小

于 1%。如图 8所示，转速在 0.9~1.1ω0（即 2 700~
3 300 r/min）振动响应处在共振区域，响应值取值

受转速的影响敏感，结果稍偏大。在不同转速下，

本文计算结果与文献试验结果的误差（为本文结

果与文献结果的差值除以文献结果的绝对值），最

大误差为 15%，表明本研究构建的分析联轴器不

对中情况的转子模型及其不对中模型及其耦合力

及力矩作用处理方式的正确性。

图 5 转子动力学坐标系

Fig.5 Coordinate of rotor dynamics

图 6 不对中联轴器⁃轴承⁃双转子响应计算流程图

Fig.6 Flow chart for calculating response of misalignment
coupling⁃bearing⁃double rotor system

图 7 文献[21]模型及试验台

Fig.7 Reference [21] model and test bench
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图 8 计算结果与文献[21]对比

Fig.8 Comparison of the calculation results and reference [21]

3 计算实例

某试验双转子（涡轮转子和试验转子）系统模

型如图 9所示，图中也给出了模化后的转子及节

点（共 30节点）。涡轮和试验转子支撑轴承为陶

瓷轴承 7005和 7008，工作转速为 30 000 r/min。
齿轮联轴器的主要参数为模数 1，齿数为 18，啮合

角为 30°，分度圆直径为 18 mm，长度分别为 108
mm和 168 mm（结合实际安装空间的最长和最短

尺寸）。试验转子长为 378 mm、轴承间跨距为

138 mm；涡轮转子长为 255 mm、轴承间跨距为

105 mm。

3. 1 联轴器不对中模型

试验转子系统外载荷施加条件（模拟实际运

行工况所受的极限工况）为：节点 3处承受外径向

载荷为 4.5 kN，轴向力为 6 kN；在 13号节点处加

以不同的不平衡量来模拟实际工作条件下转子不

对中情况。图 10所示为不同联轴器长度下的整

个双转子系统的 Campbell图，结合图 10，表 2给
出了联轴器长度对模态影响结果。从表中数据可

以明显地看出，较短的联轴器对转子系统的固有

频率有显著的提高；同时结果也表明在工作转速

为 30 000 r/min时，整个双转子系统能够较好地

避开共振区域。

图 9 某试验系统双转子模化模型

Fig.9 Double rotor parameter model of an experimental system

图 10 整个转子系统的 Campbell图
Fig.10 Campbell diagram of the rotor system
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表 2 联轴器长度对模态影响结果

Table 2 Effect of coupling length on modal

阶数

1

2

3

4

固有频率/（r/min）

联轴器长 L=168 mm

15 509

23 543

63 784

96 397

联轴器长 L=108 mm

20 485

22 946

63 922

96 398

3. 2 双转子系统振动响应分析

3. 2. 1 系统升速过程中的振动响应

齿轮联轴器（长为 108 mm）⁃转子系统振动响

应随转速变化曲线如图 11~图 12所示，分别为节

点 10和 11（对应图 1所示最可能出现碰磨的位置）

在升速过程中的振动响应结果。本文分析中以实

际的振动量（即 10和 11节点的响应值）与转子及

壳体之间的间隙进行对比来判断碰磨；并未在计

算过程中直接对碰磨特性进行建模，即计算模型

中没有考虑碰磨的效应；计算实例对象的试验系

统中转子发生碰磨的位置处，转子与壳体间的设

计间隙范围为 40~60 μm，所以当转子 10和 11号
节点振动值超出 40 μm时，均有可能发生碰磨。

从图 11和图 12中可见，在达到工作转速的

升速过程中，系统的前两阶临界转速，约为 20 485
和 22 946 r/min；在工作转速为 30 000 r/min时，不

图 11 节点 10的响应

Fig.11 Response of node 10

图 12 节点 11的响应

Fig.12 Response of node 11

对中量为 0.05 mm时的节点 10和 11响应结果为

0.029和 0.063 mm。

3. 2. 2 不同长度联轴器对响应的影响分析

表 3和表 4为不同长度联轴器关键节点 10、
11、12、13（对应图 1中碰磨及啃轴出现的全部位

置）在转速为 30 000 r/min时不同的不对中量（对

中情况为平行不对中，如图 3（b）所示，不对中量

y1=y2）下的振动响应结果。从表中数据分析可

见，越靠近联轴器一侧的节点，振动响应值越大，

可能出现碰磨的情况。图 13给出了不同联轴器

长度的对比结果。

综合表 3~表 4和图 13可见，联轴器的长度

对转子系统关键节点的振动响应有一定的影响，

且在较短联轴器时关键节点的振动响应有明显的

下降。

特别地，较短联轴器下转子系统在节点 10的
振动响应比长联轴器下的要小 3 μm，在节点 11处
小 6.5 μm，节点 12要小 13 μm，节点 13小 18 μm。

因此若存在联轴器不对中情况，则采用较短联轴

器更有利于系统的平稳运行。同时，从图 13的四

表 3 不同节点振动随不对中量的变化

（联轴器长 L=108 mm）

Table 3 Change of variation with misalignment at

different nodes（coupling length L=108 mm）

不对中量

Δ/mm

0. 01

0. 03

0. 05

0. 07

0. 09

节点振动响应A/mm

节点 10

0. 005 9

0. 018

0. 029 3

0. 041

0. 053

节点 11

0. 012 5

0. 037 5

0. 062 5

0. 087 5

0. 112 5

节点 12

0. 023

0. 069

0. 115

0. 161

0. 207

节点 13

0. 036

0. 108

0. 181

0. 254

0. 326

表 4 不同节点振动随不对中量的变化

（联轴器长 L=168 mm）

Table 4 Change of variation with misalignment at

different nodes（coupling length L=168 mm）

不对中量

Δ/mm

0. 01

0. 03

0. 05

0. 07

0. 09

节点振动响应A/mm

节点 10

0. 006

0. 019

0. 031

0. 044

0. 056

节点 11

0. 013

0. 040

0. 066

0. 093

0. 119

节点 12

0. 024

0. 073

0. 122

0. 170

0. 220

节点 13

0. 038

0. 115

0. 191

0. 268

0. 344
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个关键节点振动幅值变化可见，联轴器不对中的情

况越严重，其对转子振动幅值的影响越大；离齿轮联

轴器越近的节点振动幅值受不对中的变化越敏感。

在实际的测试系统装置中，转子发生碰磨轴

段与壳体间隙为 40~60 μm，所以当转子 10和 11
号节点振动响应超出 40 μm时，均有可能发生碰

磨现象。结合图 13所示，为避免试验转子轴与壳

体的碰磨，应尽可能减小转子和联轴器连接的不

对中情况，即对后续装配可提出工艺要求，结合前

述理论结果特提出不对中量（即双转子同轴不对

中量）不大于 0.03 mm的装配要求。

基于上述研究结论，实际工程中对原有联轴

器进行了重新设计，现全部采用联轴器长度为

108 mm，同时为降低不对中的程度，提高了涡轮

转子与试验转子的同轴度，装配过程中保证两轴

之间的同轴度要求在 0.03 mm以内，目前该试验

台已成功进行了 20余次超高速（30 000 r/min）低

温轴承试验，未发生碰磨及啃轴故障。

4 结 论

论文开展了高速涡轮泵模拟试验用齿轮联轴

器及其对转子系统的影响规律研究，取得主要结

果如下：

1）发展了内齿轮啮合联轴器刚度阻尼模型

和不对中模型，获得了联轴器的刚度阻尼系数，给

出了多种不对中情况的表征方式及其附加的力和

力矩求解方法。

2）构建了考虑不对中因素的联轴器 ⁃滚动轴

承⁃双转子动力学分析模型，数值求解得到了不对

中参数对动力学性能的影响规律，包括临界转速、

振动响应等。

3）对比已有文献，所建立的模型得到的一阶

固有频率结果误差小于 1%；稳态响应误差小于

15%；表明了模型的正确性。

4）对实际工程应用的一组典型试验工况下

不同长度联轴器在不同不对中参数下的计算结果

图 13 节点振动响应随不对中量的变化

Fig.13 Vibration response varies with misalignment
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表明，联轴器的长度减少对转子系统固有频率的

影响较小，但有利于降低关键位置的振动响应结

果。同时为防止啃轴现象发生，应保证装配后的

联轴器同轴度小于 0.03 mm。
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