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机动飞行中转子轴承系统新型碰摩的动力学行为

李小彭ꎬ 李加胜ꎬ 李木岩ꎬ 闻邦椿
(东北大学 机械工程与自动化学院ꎬ 辽宁 沈阳　 １１０８１９)

摘　 　 　 要: 采用考虑转静间隙变化和叶片数的新型碰摩模型ꎬ同时考虑转子在机动飞行条件下引起的机动

载荷和滚动轴承非线性赫兹接触力ꎬ建立了转子 －滚动轴承 － 碰摩耦合系统非线性动力学微分方程. 利用数

值方法分析了转速和机动载荷对系统动力学行为的影响. 研究结果表明:机动飞行条件下碰摩转子系统亚谐

波共振幅值增加ꎻ低速时ꎬ碰摩主要激发高频振动ꎬ高速时则激发低频振动ꎻ机动载荷增加使转子系统振动增

大ꎬ从而引起转子与定子间的碰摩.
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　 　 为提高航空发动机效率ꎬ转子和定子之间的

间隙被设计得越来越小ꎬ从而转静间的碰摩故障

成为最常见的振动故障之一[１ － ３] . 碰摩主要分为

弹性[４]和刚性碰摩[５]ꎬ弹性碰摩假设静子为弹性

体ꎬ不考虑碰撞效应ꎬ被广泛应用于航空发动机的

建模分析中[６ － ７] .
文献[８]研究了机动载荷对转子碰摩系统的

非线性动力学响应ꎬ探索了系统的周期、准周期与

混沌运动. 文献[９]研究了带有分数阶阻尼的碰

摩转子系统的非线性动力学特性ꎬ包括倍周期分

岔、突变和准周期运动. 文献[１０]提出了一种新

型叶片 －机匣碰摩模型ꎬ考虑了叶片数目和动态

转静间隙ꎬ研究了转子机匣间单点、多点、局部和

全周碰摩特性.
本文在前人研究的基础上ꎬ考虑新型叶片机

匣碰摩模型ꎬ利用有限元法建立了机动飞行中的

双盘 转 子 滚 动 轴 承 系 统 动 力 学 方 程. 采 用

Ｎｅｗｍａｒｋ － β 积分法求解系统的非线性响应. 研



　 　

究了转速和机动载荷对系统碰摩的影响.

１　 系统模型

１􀆰 １　 新型碰摩模型

图 １ 为新型碰摩模型[１０]ꎬ假设叶片均匀安装

数量为 Ｎꎬ在 ｔ 时刻ꎬ第 ｉ 个叶片和 ｘ 轴的夹角为

θｂꎬｉ ＝
２π
Ｎ ＋ ωｔ. 转子在 ｘ 和 ｙ 方向的振动位移为

ｘｒꎬ ｙｒꎻ转子第 ｉ 个叶片的径向位移为

ｒｂꎬｉ ＝ ｘｒｃｏｓθｂꎬｉ ＋ ｙｒｓｉｎθｂꎬｉ . (１)
设 ｃ(θｂꎬｉ)为叶片与机匣的径向间隙ꎬ当 ｒｂꎬｉ

≤ｃ(θｂꎬｉ)时ꎬ不发生碰摩ꎻ当 ｒｂꎬｉ > ｃ(θｂꎬｉ)时ꎬ发生

碰摩. 作用在转子第 ｉ 个叶片上的法向碰摩力 Ｆｎꎬｉ

和切向力碰摩力 Ｆ ｔꎬｉ为

Ｆｎꎬｉ ＝
１
２ Ｋｒ􀅰{[ｒｂꎬｉ － ｃ(θｂꎬｉ)] ＋

｜ [ｒｂꎬｉ － ｃ(θｂꎬｉ)] ｜ } ꎬ (２)
Ｆ ｔꎬｉ ＝ μｒＦｎꎬｉ . (３)

式中:Ｋｒ 为碰摩刚度ꎻμｒ 为摩擦系数. 将 Ｆｎꎬｉ 和

Ｆ ｔꎬｉ在 ｘꎬｙ 方向分解为

Ｆｎꎬｉｘ ＝ － Ｆｎꎬｉｃｏｓθｂꎬｉꎻ
Ｆｎꎬｉｙ ＝ － Ｆｎꎬｉｓｉｎθｂꎬｉ . } (４)

Ｆ ｔꎬｉｘ ＝ Ｆ ｔꎬｉｓｉｎθｂꎬｉꎻ
Ｆ ｔꎬｉｙ ＝ － Ｆ ｔꎬｉｃｏｓθｂꎬｉ . } (５)

则 ｔ 时刻作用在转子上的总碰摩力为

Ｆｘ ＝ ∑
Ｎ

ｉ ＝１
Ｆｎꎬｉｘꎻ

Ｆｙ ＝ ∑
Ｎ

ｉ ＝１
Ｆｎꎬｉｙ .

ü

þ

ý

ï
ï
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ï
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图 １　 新型转子碰摩模型
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｎｅｗ ｒｏｔｏｒ ｒｕｂｂｉｎｇ ｍｏｄｅｌ

转静间隙函数 ｃ(θｂꎬｉ)如下:

ｃ(θｂꎬｉ) ＝

Ｄ － Ａꎬ

Ｄ － Ａ ０􀆰 ５ － ０􀆰 ５ｃｏｓ
π(θｂꎬｉ － θ)

β / ２[ ]ꎬ
Ｄꎬ

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

｜ θｂꎬｉ － θ ｜ < β / ２ꎬ
β > ｜ θｂꎬｉ － θ ｜ > β / ２ꎬ

｜ θｂꎬｉ － θ ｜ > βꎬ

０ < θｂꎬｉ≤２πꎻ
０ < θｂꎬｉ≤２πꎻ
０ < θｂꎬｉ≤２π.

(７)

　 　 设在 θｂꎬｉ角度处ꎬ机匣局部变形量为 Ａꎬ并且

在 ± β 范围以余弦函数变化. Ｄ 为初始间隙. 基于

此函数可在机匣不同位置设置多个局部变形来研

究多点碰摩. 本文只对单点碰摩进行研究.
１􀆰 ２　 机动飞行模型

转子 － 轴承系统有限元模型如图 ２ 所示.
ｍ１ꎬｍ２ꎬｍｂ１ꎬｍｂ２分别为转子 １、转子 ２、左端轴承外

圈、右端轴承外圈的集中质量ꎻＪｄꎬｉꎬＪｐꎬｉ ( ｉ ＝ １ꎬ２)
分别为转子 １ 和转子 ２ 的直径转动惯量和极转动

惯量ꎻｋｂ１ꎬｋｂ２分别为左端、右端轴承外圈与轴承座

的连接刚度ꎻｃｂ１ꎬｃｂ２分别为左端、右端轴承外圈与

轴承座的连接阻尼ꎻ轴段采用 Ｒａｙｌｅｉｇｈ 梁模型ꎬ分
为 ６ 个节点ꎬ每一个节点有 ４ 个自由度 μ ＝ (ｘ　 ｙ
　 θｘ 　 θｙ)ꎬｘꎬｙ 分别为节点在 ｘꎬｙ 方向的振动位

移ꎬθｘꎬθｙ 分别为节点在 ｘꎬｙ 方向的转角ꎻ每段轴

长为 ｌｉ( ｉ ＝ １ꎬ􀆺ꎬ５) .

图 ２　 转子 －滚动轴承系统模型
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｒｏｔｏｒ￣ｂｅａｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ ｍｏｄｅｌ

假设飞机以角速度 ωｈ 和航行速度 ｖ 作水平

盘旋ꎬ则在每个节点上产生的机动载荷为[１１]

Ｆｈꎬｉ ＝ [ｍｉωｈｖꎬ０ꎬＪｐꎬｉωｈωꎬ０] Ｔ . (８)
１􀆰 ３　 滚动轴承模型

滚动轴承模型如图 ３ 所示ꎬ设轴承径向间隙

为 δ０ꎬ滚轴数目为 Ｎｂꎬ赫兹接触刚度为 Ｋｂꎬ保持

架旋转速度 ωｃ ＝
ｒｉ

ｒｉ ＋ ｒｏ
ωꎬｒｉ 为轴承内圈半径ꎬｒｏ
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为轴承外圈半径ꎬω 为转子转速. 滚动轴承力为

ｆｘ
ｆｙ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ＝ － Ｋｂ∑

Ｎｂ

ｊ ＝１
δ１􀆰 ５ｊ Ｈ(δｊ)

ｃｏｓθｊ

ｓｉｎθｊ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú . (９)

式中:δｊ ＝ ｙｃｏｓθｊ ＋ ｘｓｉｎθｊ － δ０ꎻ

θｊ ＝
２π
Ｎｂ

( ｊ － １) ＋ ωｃ ｔꎻ

Ｈ(•) ＝
１ꎬ• >０ꎻ
０ꎬ•≤０.{ 　 　 ｊ ＝ １ꎬ􀆺ꎬＮｂ .

图 ３　 滚动轴承模型示意图
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｒｏｌｌ ｂｅａｒｉｎｇ ｍｏｄｅｌ

１􀆰 ４　 系统动力学方程

利用有限元法建立转轴和转盘的动力学

方程:
ＭＸ̈ ＋ (Ｃ ＋Ｇ)Ｘ ＋ ＫＸ̇ ＝ Ｆｅ ＋ Ｆｂ ＋ Ｆｐ ＋ Ｆｈ ＋Ｇ .

(１０)
式中:Ｍ 为质量矩阵ꎬＣ 为材料阻尼矩阵ꎬＧ 为陀

螺矩阵ꎬＫ 为刚度矩阵ꎬＦｅ 为不平衡力ꎬＦｂ 为滚动

轴承非线性赫兹接触力向量ꎬＦｐ 为碰摩力向量ꎬ
Ｆｈ 为机动载荷向量ꎬＧ 为重力场向量.

滚动轴承外圈振动动力学方程为

ｍｂꎬｉ ｘ̈ｂꎬｉ ＋ ｃｂꎬｉ ｘ̇ｂꎬｉ ＋ ｋｂꎬｉｘｂꎬｉ ＝ Ｆｒꎬｘｉꎬ
ｍｂꎬｉ ｙ̈ｂꎬｉ ＋ ｃｂꎬｉ ｙ̇ｂꎬｉ ＋ ｋｂꎬｉｙｂꎬｉ ＝ Ｆｒꎬｙｉ －ｍｂꎬｉｇ. } (１１)

式中:ＦｒꎬｘｉꎬＦｒꎬｙｉ( ｉ ＝ １ꎬ２)为左右两端轴承外圈受

到的 ｘꎬｙ 方向非线性赫兹接触力. 采用 Ｎｅｗｍａｒｋ
－ β 法求解系统动力学响应. 系统主要参数:弹性

模量 Ｅ ＝ ２０９ ＧＰａꎬ泊松比 υ ＝ ０􀆰 ３ꎬ材料密度 ρ ＝
７ ８５０ ｋｇ / ｍ３ꎬｍ１ ＝ １５ ｋｇꎬｍ２ ＝ ２０ ｋｇꎬｍｂ１ ＝ ２ ｋｇꎬ转
盘 １、转盘 ２ 的偏心距 ｅ ＝ ０􀆰 ０３ ｍｍꎬｍｂ２ ＝ ２ ｋｇꎬ转
轴半径 ｒ ＝ ４０ ｍｍꎬＪｄꎬｉ( ｉ ＝ １ꎬ２) ＝ ０􀆰 ０３７ ５ ｋｇ􀅰ｍ２ꎬ
ｋｂ１ ＝ ２􀆰 ５ × １０７ Ｎ / ｍꎬｋｂ２ ＝ ２􀆰 ５ × １０７ Ｎ / ｍꎬｃｂ１ ＝
ｃｂ２ ＝ １ ０００ Ｎ􀅰ｍ / ｓꎬ ｌ１ ＝ ０􀆰 １ ｍꎬ ｌ２ ＝ ０􀆰 ２ ｍꎬ ｌ３ ＝
０􀆰 １５ ｍꎬｌ４ ＝ ０􀆰 ０５ ｍꎬｌ５ ＝ ０􀆰 １ ｍꎬｒｉ ＝ ４０􀆰 １ ｍｍꎬｒｏ ＝
６３􀆰 ９ ｍｍꎬδ０ ＝ ０􀆰 ０５ ｍｍꎬＫｂ ＝ ５ × １０９ Ｎ / ｍꎬωｈ ＝
０􀆰 ０５ ｒａｄ / ｓꎬｖ ＝ １００ ｍ / ｓꎬＮ ＝ １０ꎬＫｒ ＝ ３ × １０６ Ｎ / ｍꎬ
μｒ ＝ ０􀆰 ０２ꎻＤ ＝ ０􀆰 ０８ ｍｍꎬＡ ＝ ０􀆰 ０４ ｍｍꎬβ ＝ ２０°ꎬ
ｇ ＝ ９􀆰 ８ ｍ / ｓ２ .

２　 数值分析与讨论

２􀆰 １　 转速对碰摩的影响

图 ４ａ 为不考虑碰摩故障时转盘 ２ 在 ｘ 方向振

动位移的全局分岔图. 由图 ４ａ 可见ꎬ转速在 ４００ ~
１ ０６０ ｒａｄ / ｓ之间时ꎬ系统以周期 １ 形式运动ꎬ转速

在 ６００ ｒａｄ / ｓ 附近时系统出现跳跃ꎬ振幅达到最

大ꎬ可知此转速为系统一阶临界转速 ωｂꎻ当转速

在１ ０６１ ~ １ ２１０ ｒａｄ / ｓ 时ꎬ系统发生倍周期分岔运

动ꎻ在 １ ２１０ ~ ２ １００ ｒａｄ / ｓ 内ꎬ系统主要运动形式

为拟周期和混沌ꎬ并伴有倍周期和多倍周期运动ꎬ
在１ ３１０ ~ １ ３２０ ｒａｄ / ｓ 内出现了拟周期分岔ꎻ转速

在 ２ １００ ~ ２ ２００ ｒａｄ / ｓ 时系统又回归周期 １ 运动.
图 ４ｂ 为转盘 ２ 处考虑碰摩故障时在 ｘ 方向

振动位移的全局分岔图. 系统全局振幅都有一定

增加ꎬ当转速在 ４００ ~ ５００ ｒａｄ / ｓ 时系统以拟周期

运动ꎬ５００ ~ ８００ ｒａｄ / ｓ 附近系统发散ꎬ说明在一阶

临界转速附近系统发生失稳ꎻ８００ ~ ９５０ ｒａｄ / ｓ 时

以周期 １ 运动ꎬ随后进入拟周期ꎻ在 １ ０５０ ~
１ １３０ ｒａｄ / ｓ时为周期 １ 运动ꎬ随后通过倍周期运

动进入拟周期运动ꎬ在 １ ８２０ ~ １ ９９０ ｒａｄ / ｓ 内出现

了拟周期分岔ꎬ随后再次通向拟周期.

图 ４　 系统分岔图
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｂｉｆｕｒｃａｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ
(ａ)—无碰摩ꎻ (ｂ)—有碰摩.
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　 　 图 ５ａ 为无碰摩时转盘 ２ 在 ｘ 方向振动位移

的三维频谱图ꎬ由图可见ꎬω 和 ωｃ 分别是转频和

滚动轴承保持架旋转频率ꎻ在转速满足 ω≈２ωｂ

时ꎬ系统中出现 ｆ ＝ ω / ２ 的频率成分ꎬ此时系统被

激发出了 １ / ２ 亚谐共振ꎬ在某些参数下 ( ω≈
１ ２００ ｒａｄ / ｓ)还能发生 １ / ４ 亚谐共振.

图 ５ｂ 为碰摩时转盘 ２ 在 ｘ 方向振动位移的

三维频谱图ꎬ当转速在 ４００ ~ ５００ ｒａｄ / ｓ 时ꎬ系统出

现 ２ω 和 ３ω 等高频成分ꎬ保持架旋转频率 ωｃ 幅

值和系统 １ / ２ 亚谐共振振幅增大ꎬ在某些参数下

出现 ω / １０ 和一些组合频. 可知碰摩在低速下激

发高频振动ꎬ在高速下激发低频振动.

图 ５　 系统三维频谱图
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｃａｓｃａｄｅｓ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ

(ａ)—无碰摩ꎻ (ｂ)—有碰摩.

２􀆰 ２　 机动载荷对碰摩的影响

设 Ｇ ＝ ωｈｖ / ｇ 为机动载荷ꎬ图 ６、图 ７、图 ８ 为

以机动载荷 Ｇ 为控制变量ꎬＧ 分别取 ０􀆰 ５ꎬ１􀆰 ６ 和

２􀆰 ０ꎬ在典型转速 ω ＝ １ ２００ ｒａｄ / ｓ 下转盘 ２ 的轴心

轨迹图、庞加莱截面图和频谱图.

图 ６　 当 Ｇ ＝０􀆰 ５ 时转子系统图
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ ｆｏｒ Ｇ ＝０􀆰 ５

(ａ)—轴心轨迹图ꎻ (ｂ)—庞加莱截面图ꎻ (ｃ)—频谱图.

图 ７　 当 Ｇ ＝１􀆰 ６ 时转子系统图
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ ｆｏｒ Ｇ ＝１􀆰 ６

(ａ)—轴心轨迹图ꎻ (ｂ)—庞加莱截面图ꎻ (ｃ)—频谱图.

　 　 从轴心轨迹图可以看出ꎬ随着机动载荷的增

加ꎬ转盘 ２ 在 ｙ 方向的振动位移变化不大ꎬ而 ｘ 方

向的振动位移增大ꎬ并且转子轴心轨迹沿 ｘ 正向

有一定的偏移. 这是由于飞机水平盘旋时对转子
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系统 ｘ 方向产生了离心加速度ꎬ这也引起转定子

之间的碰摩现象ꎬ轴心轨迹从一条很窄圆环(Ｇ ＝
０􀆰 ５)到圆环逐渐变宽(Ｇ ＝ １􀆰 ６)ꎬ最后到圆环出现

很严重的网状结构(Ｇ ＝ ２􀆰 ０) . 庞加莱截面上的两

个小圆圈不断扩大最后成为一片散点ꎬ揭示了随

着机动载荷的增大ꎬ系统从倍周期经历拟周期到

混沌的过程. 从频谱上看ꎬ系统 ω / ２ 亚谐波共振

幅值逐渐减小ꎬω 主共振有一定增加ꎬＧ ＝ ２􀆰 ０ 时

ω / ２亚谐波共振几乎消失ꎬ系统出现不能被基频

整除的分频量.

图 ８　 当 Ｇ ＝２􀆰 ０ 时转子系统图
Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ ｆｏｒ Ｇ ＝２􀆰 ０

(ａ)—轴心轨迹图ꎻ (ｂ)—庞加莱截面图ꎻ (ｃ)—频谱图.

３　 结　 　 论

１) 不考虑碰摩时系统在低速时以周期 １ 运

动ꎬ随着转速增加ꎬ出现倍周期、拟周期运动ꎻ考虑

碰摩故障ꎬ系统的非线性现象更加丰富ꎬ在一阶临

界转速附近系统发生了失稳ꎬ并且全局振幅相对

不带碰摩故障都有一定的增加. 从三维频谱比较

可看出ꎬ不考虑碰摩时系统频率成分主要为 ωꎬ还
有较小幅值的 ω / ２ꎬω / ４ 等. 考虑碰摩时ꎬ低速下

以 ２ω 等高倍频为主ꎬ高速下以 ω / ２ꎬωｃ 等低倍频

为主ꎬ并且幅值相对无碰摩时有很大增加.
２) 随着机动载荷 Ｇ 的增加ꎬ系统在 ｘ 方向振

幅增加ꎬ也引起了转定之间 ｘ 方向的碰摩现象ꎬ系
统 ω / ２ 亚谐波共振幅值逐渐减小ꎬ系统从倍周期

运动经过拟周期运动最后到混沌运动.
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