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摘要:针对旋转机械运行过程发生不对中时振动较大的问题ꎬ设计了一种弹性阻尼支撑结构ꎬ探究了弹性阻尼支撑结构对单跨不对

中故障转子振动的抑制效果ꎮ 通过建立转子不对中力学模型ꎬ分析了不对中故障转子产生二倍频振动机理ꎬ并用有限元软件仿真

计算了弹性阻尼支撑对故障转子振动的抑制作用ꎬ在此基础上搭建了单跨双支撑转子试验台ꎬ垫高轴承座模拟转子不对中故障ꎬ通
过试验研究了单个弹性阻尼支撑对不对中转子振动的控制效果ꎮ 研究结果表明:单跨转子系统发生不对中故障时ꎬ单个弹性阻尼

支撑可以有效降低其一倍频和二倍频振动幅值ꎬ二倍频振动降幅高达 ９３％ ꎬ减振效果非常明显ꎮ
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０　 引　 言

转子不对中故障在旋转机械各类故障中比较常见ꎬ

当转子结构由于设计加工精度或者安装误差而产生不

对中故障时ꎬ一般是在停机后重新调整找中ꎬ这种不对

中情况比较容易缓解ꎮ 但是ꎬ当转子在运行过程中由于



各种复杂工况而产生不对中时ꎬ若不及时控制其振动的

话ꎬ将会导致一系列严重的后果ꎬ如转轴弯曲、轴承损

坏、设备振动剧烈、油膜失稳等ꎬ危害较大[１]ꎮ
针对转子不对中产生振动机理和特性ꎬ已有学者

展开过研究ꎮ 马梁[２]分析了在不对中故障下ꎬ滚动轴

承的弹流润滑会对失稳产生影响ꎬ挤压油膜阻尼器的

参数对故障转子引起的非线性具有抑制作用ꎬ不对中

量和挤压油膜阻尼器油膜间隙的耦合作用有助于增大

转子系统的稳定区间ꎻ刘杨[３]建立了考虑联轴器影响

转子不对中￣碰摩耦合故障轴承系统ꎬ分析了不同碰摩

刚度、不对中角度参数域内系统的动力学特性ꎻ李兴

阳[４]在联轴器不对中模型中ꎬ分析了不对中产生的原

因ꎬ运用数值积分法获得了系统的非线性动力响应ꎻ李
全坤[５]研究了双转子系统在平行、角度不对中时ꎬ高
低压转子的振动特性ꎬ指出双转子系统临界转速的１ / ２
处会发生二倍频共振ꎮ

对于不对中转子振动的控制方法ꎬ国内外也有学

者研究过ꎮ 王维刚等人[６]针对轴承不对中问题发明

了一种新型的轴承标高及横向调节装置ꎻ李慧敏等

人[７]引入了一种电磁辅助支撑控制转子不对中ꎬ但是

只能抑制其二倍频振动ꎻ黄秀金等人[８]设计了一种新

型粘滞性阻尼器来控制转子不对中振动ꎻ桑潇潇等

人[９]指出了传统挤压油膜阻尼器能够有效抑制不对

中故障的转子二倍频振动幅值ꎮ
传统挤压油膜阻尼器对转子不对中振动虽有抑制

作用ꎬ但由于其自身结构特点存在很多问题ꎬ例如油膜

非线性、结构复杂、占据空间大、组装难度高等ꎮ 整体

式挤压油膜阻尼器作为一种新的弹性支撑结构ꎬ可以

很好地解决了以上问题ꎮ 国内外已有学者研究过其减

振机理ꎬ并成功应用在转子减振上ꎮ ＡＮＤＲÉＳ[１０]研究

了整体式挤压油膜阻尼器的减振机理和最优阻尼特

性ꎻ路凯华等人[１１]设计了一种基于整体式挤压油膜阻

尼器的弹性阻尼支撑结构来减小齿轮传动系统振动及

转子过临界的振动ꎮ
本文将设计一种新型弹性阻尼支撑ꎬ探究其对于

转子不对中故障的抑制效果ꎬ利用有限元方法分析讨

论单个弹性阻尼支撑对不对中振动响应的抑制作用ꎬ
并设计相应实验加以验证ꎮ

１　 弹性阻尼支撑结构

弹性阻尼支撑结构如图 １ 所示ꎮ
该结构主要由整体式挤压油膜阻尼器与滚动轴承

组成ꎬ它在发挥轴承支撑作用的同时ꎬ也能提供较大的

挤压油膜阻尼ꎬ吸收转子系统的振动能量[１２]ꎮ 整体式

图 １　 弹性阻尼支撑结构

挤压油膜阻尼器结构主要分为外凸缘和内凸缘两部

分ꎬ中间通过周向均布的 ８ 个 Ｓ 形弹性体连接成一个

整体ꎮ 阻尼器周向分布的 Ｓ型弹簧区域把流体的周向

流动分隔成多个局部区间ꎬ不允许滑油的周向环流ꎬ利
用各分隔腔室挤压油膜效应和 Ｓ型弹簧处的活塞效应

为转子支撑系统提供阻尼ꎬ大范围消除了非线性的产

生和影响ꎮ
传统轴承刚性支撑和新型弹性阻尼支撑力学模型

对比如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 传统轴承支撑和弹性阻尼支撑力学模型

由于弹性阻尼支撑的刚度远小于轴承的刚度ꎬ转
轴的变形通过轴承传递到 Ｓ 型弹性体上ꎬＳ 型弹性体

在变形过程中会挤压间隙的润滑油ꎬ可以产生挤压油

膜阻尼ꎬ减小转子振动ꎮ

２　 不对中转子力学分析及有限元计算

２. １　 不对中转子力学分析

为了考虑联轴器的陀螺效应及扭转力矩的作用ꎬ
建立的转子￣轴承系统模型如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 转子￣轴承不对中力学模型

Ｌ －两轴承跨距ꎻ圆盘 －在两个支撑中间位置ꎻｋꎬｃ －支

撑的等效刚度和阻尼ꎻｍ１ꎬｍ２ꎬｍ３ꎬｍ４ －联轴器、左轴承、圆

盘与右轴承的质量
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两个轴承标高不同会导致转子系统不对中故障ꎬ
支撑轴承中心线的变化会造成转子转轴与电机之间有

个倾斜角度αꎬ将电机轴投影到 ｘ － ｙ平面ꎬ转子不对中

模型如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 转子不对中模型

投影轴与 ｙ 轴之间的夹角为 βꎮ电机产生的转矩 Ｔ
经过弹性联轴器传到转子后分解成两部分:

Ｔｘ ＝ Ｔｃｏｓα
Ｔｓ ＝ Ｔｓｉｎα{ (１)

式中:Ｔｘ—传递到转子的转矩ꎻＴｓ— 垂直于转子径向

的力矩ꎮ
然后 Ｔｓ 沿着 ｙ 轴和 ｚ 轴分解成两个弯矩:

Ｔｙ ＝ Ｔｓｉｎαｃｏｓβ
Ｔｚ ＝ Ｔｓｉｎαｓｉｎβ{ (２)

根据欧拉运动方程ꎬＴｘ、Ｔｙ、Ｔｚ 还可以分别表示为:
Ｔｘ ＝ Ｉｘω̇ｘ ＋ ωｙωｚ( Ｉｚ － Ｉｙ)
Ｔｙ ＝ Ｉｙω̇ｙ ＋ ωｚωｙ( Ｉｘ － Ｉｚ)
Ｔｚ ＝ Ｉｚω̇ｚ ＋ ωｘωｙ( Ｉｙ － Ｉｘ)

ì

î

í

ïï

ïï
(３)

式中:ωｘꎬωｙꎬωｚ—转子 ３ 个方向的角速度ꎻＩｘꎬＩｙꎬＩｚ—
转子绕轴 ３ 个方向的转动惯量ꎮ

由于模型中转子只有绕 Ｘ 轴的转动ꎬ其余两个方

向转动速度为零ꎬ上述公式可以简化为:
Ｔｃｏｓα ＝ ＩＲεＲ (４)

式中:ＩＲ—转子的极转动惯量ꎻεＲ—转子的角加速度ꎮ
当电机与转子之间存在夹角 α 时ꎬ转子的角速度

与电机的角速度有以下关系:
ωＲ

ωＭ
＝ Ａ
(１ ＋ Ｂｃｏｓ２θＭ)

(５)

式中:ωＲ—转子的角速度ꎻωＭ—电机的角速度ꎮ
对上式进行微分可得:

εＲ
ωＭ ＝

２ωＭＢｓｉｎ２θＭ

(１ ＋ Ｂｃｏｓ２θＭ) ２
(６)

εＲ ＝
２ＡＢｓｉｎ(２ωＭ ｔ)

[１ ＋ Ｂｃｏｓ(２ωＭ ｔ)] ２
ωＭ

２ (７)

将式(７) 代入式(４) 中ꎬ可得到不对中产生的力

矩 Ｔ:

Ｔ ＝
２ＩＲωＭ

２ＡＢｓｉｎ(２ωＭ ｔ)
ｃｏｓα[１ ＋ Ｂｃｏｓ(２ωＭ ｔ)] ２

(８)

经过上式推算可知:轴承标高不同造成转子角度

不对中ꎬ其结果是在联轴器处产生附加弯矩ꎬ后经联轴

器传到转子系统ꎬ导致转子振动较大ꎮ激振力矩的频率

为转频的２倍ꎬ因此不对中转子会在１ / ２临界附近产生

二倍频共振ꎮ
在弹性阻尼支撑下ꎬ得到不对中故障转子系统考

虑不平衡和重力作用下的力学模型为:
[Ｍ]{μ̈} ＋ [Ｃ]{μ̇} ＋ [Ｋ]{μ} ＝ [Ｇ] ＋ [Ｆｑ] ＋ [ＦＭ]

(９)
式中:[Ｍ]ꎬ[Ｃ]ꎬ[Ｋ]—转子系统的质量、阻尼和刚度

矩阵ꎻ[Ｃ]—阻尼矩阵ꎬ包括内阻尼、轴承阻尼和挤压

油膜阻尼ꎻ{ μ̈}ꎬ{ μ̇}ꎬ{μ}—广义加速、速度和位移ꎮ
基于以上对整体式挤压油膜阻尼器特性的分析ꎬ

结合弹性阻尼支撑系统的减振机理可知:在不对中转

子系统模型中ꎬ挤压油膜效应将会产生附加的外阻尼ꎬ
因此系统各倍频振动将会减小ꎬ本文主要采用有限元

法求解ꎮ

２. ２　 不对中转子有限元分析

笔者建立单跨不对中转子的有限元模型ꎬ如图 ５
所示ꎮ

图 ５　 转子系统有限元模型

本研究将整个转轴分成 １４ 个轴单元ꎬ共 １５ 个节

点ꎬ其中第２节点和第１４节点为支撑位置ꎬ节点８表示

转盘中心ꎮ单跨不对中转子模型仿真计算的各参数如

表 １ 所示ꎮ
表 １　 仿真不对中转子基本结构参数

参数 数值

材料密度 / (ｋｇ􀅰ｍ －３) ７ ９８０
弹性模量 / ＧＰａ ２１０
转盘质量 / ｇ ５７５

转盘直径 / ｍｍ ７５
转盘厚度 / ｍｍ ２０

直径转动惯量 / (ｋｇ􀅰ｍ２) ０. ０００ ２３７
极转动惯量 / (ｋｇ􀅰ｍ２) ０. ０００ ４７４

转轴长度 / ｍｍ ５１０
转轴跨距 / ｍｍ ４６０
转轴直径 / ｍｍ １０

　 　 本研究在仿真模拟计算当中ꎬ设置刚性支撑的主

刚度系数和主阻尼系数分别为: ｋｘｘ ＝ １. ７５ｅ９ Ｎ / ｍꎬ
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ｋｙｙ ＝ １. ７５ｅ９ Ｎ / ｍꎬｃｘｘ ＝ ５ Ｎ􀅰ｓ / ｍꎬｃｙｙ ＝ ５ Ｎ􀅰ｓ / ｍꎮ
设置弹性阻尼支撑的主刚度系数和主阻尼系数分别为:
ｋｘｘ ＝ ３. ５ｅ７ Ｎ / ｍꎬｋｙｙ ＝ ３. ５ｅ７ Ｎ / ｍꎬｃｘｘ ＝ ２. ０ｅ３ Ｎ􀅰
ｓ / ｍꎬｃｙｙ ＝ ２. ０ｅ３ Ｎ􀅰ｓ / ｍꎮ

通过计算得到转子系统的一阶临界转速为

２ ６８２ ｒ / ｍｉｎꎬ由于不对中转子在 １ / ２ 临界处二倍频振

动响应最大ꎬ本文主要计算转速在 １ ３５０ ｒ / ｍｉｎ 左右

时ꎬ不对中转子在刚性￣刚性支撑、弹性阻尼￣刚性支撑

下的振动响应ꎮ 仿真计算所用参数如下:在转盘 ０ 度

初相位设置 ０. ２ ｋｇ􀅰ｍｍ 的不平衡量ꎬ并在右轴承处

设置 ０. １２ 度的不对中角ꎬ采用 Ｒｕｎｇｅ￣Ｋｕｔｔａ 数值求解

法ꎬ计算步长取 １０ － ５ ｓꎬ计算时长取 ０. ２ ｓꎬ分析转子

系统稳态响应ꎮ
此处主要分析节点 ９ 处(距离转盘 ５０ ｍｍ)竖直

方向(Ｙ 方向)的振动响应ꎮ 通过计算得到不对中转子

在刚性￣刚性支撑下的时域波形、频谱图和轴心轨迹ꎬ
如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 刚性￣刚性支撑下转子振动响应

弹性阻尼￣刚性支撑下的计算结果如图 ７ 所示ꎮ
从图(６ꎬ７)中可以看出:在两个刚性支撑下出现

图 ７　 弹性阻尼￣刚性支撑下转子振动响应

不对中时ꎬ转子系统呈典型不对中特征ꎮ 时域波形出

现 Ｍ型的拍振波动ꎬ频谱图二倍频分量较大ꎬ轴心轨

迹为“香蕉”状ꎮ 在不改变支撑位置情况下ꎬ把左侧刚

性支撑换成弹性阻尼支撑后ꎬ转子不对中故障基本消

失ꎬ时域波形变成较为规则的正弦曲线ꎬ频谱图中一倍

频、二倍频分量明显减小ꎬ轴心轨迹变成较为规则的

“椭圆”状ꎮ
由此可见:单个弹性阻尼支撑能够有效抑制转子

不对中故障振动ꎬ这为后续试验提供了理论依据ꎮ

３　 弹性阻尼支撑抑制不对中转子振

动实验及结果分析

　 　 本研究搭建的单跨转子实验台如图 ８ 所示ꎮ

图 ８　 转子不对中试验台
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实验台参数与仿真参数基本一致ꎮ 两个支撑之间

跨距为 ４６０ ｍｍꎬ转盘安装在两个支撑中间ꎬ测点布置

在距离转盘 ５０ ｍｍ的位置ꎬ实验过程中采用电涡流传

感器测量转轴振动响应ꎮ
实验使用的两种支撑结构如图 ９ 所示ꎮ

图 ９　 两种不同支撑结构

刚性支撑由滚动轴承、刚性套筒组成ꎬ弹性阻尼支

撑由滚动轴承、整体式挤压油膜阻尼器组成ꎮ
为了模拟转子不对中ꎬ本研究以电机主轴为水平

基准ꎬ将远离电机的轴承座用铜片垫高 １ ｍｍꎬ两支撑

跨距为 ４６０ ｍｍꎬ计算得到不对中角为 ０. １２°ꎮ 由于是

在竖直方向垫高轴承ꎬ故本文主要对竖直方向(Ｙ 方

向)振动响应进行诊断ꎮ 实验过程中将转速调到

１ ３５０ ｒ / ｍｉｎꎬ分别测量转子在刚性￣刚性支撑和弹性阻

尼￣刚性支撑下 Ｙ 方向的时域、频域和轴心轨迹图ꎮ 刚

性￣刚性支撑下试验结果如图 １０ 所示ꎮ
从图 １０ 中可以看出:在两个刚性支撑下ꎬ转子不

对中振动响应较为明显ꎬ时域波形有明显的 Ｍ型拍振

现象ꎬ频谱图中存在较大二倍频分量ꎬ轴心轨迹呈现

“香蕉”状ꎬ具有典型的不对中故障特征ꎮ 其中ꎬ转子 Ｙ
方向频谱图中一倍频振动幅值为 １１４ μｍꎬ二倍频高阶

分量高达 ８１ μｍꎮ
弹性阻尼￣刚性支撑下试验结果如图 １１ 所示ꎮ

图 １０　 刚性￣刚性支撑下试验结果

图 １１　 弹性阻尼￣刚性支撑下试验结果

　 　 从图 １１ 可以看出:将左侧刚性支撑换成弹性支撑

阻尼结构后ꎬ转子不对中故障基本消失ꎬ转子 Ｙ 方向

的时域波形变成非常规则的正弦曲线ꎬ频谱图只有一

倍频分量ꎬ二倍频分量基本消失ꎬ轴心轨迹也变成了规

则的“椭圆”ꎮ 与两个刚性支撑对比ꎬ转子 Ｙ 方向的各

倍频振动降幅非常明显ꎮ 其中:一倍频振动幅值由

１１４ μｍ减小到 ４３ μｍꎬ降幅达到 ６２％ ꎻ二倍频分量由

８１ μｍ减小到 ６ μｍꎬ降幅达到 ９３％ ꎬ减振效果非常

明显ꎮ

４　 结束语

基于旋转机械的支撑结构ꎬ本文设计了一种弹性

阻尼支撑结构ꎬ通过建立单跨不对中转子力学模型ꎬ分
析了转子不对中振动机理ꎬ利用有限元软件计算弹性
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阻尼支撑对于转子不对中振动的抑制作用ꎬ并搭建了

单跨转子试验台ꎬ模拟转子不对中故障ꎬ通过对比转子

系统在不同支撑结构下的振动响应ꎬ探究单个弹性阻

尼支撑对不对中转子振动的抑制效果ꎮ 主要结论

如下:
(１)转子产生不对中时ꎬ会产生转频两倍的激振

频率ꎬ当不对中转子转速在 １ / ２ 临界左右时ꎬ会发生二

倍频共振ꎬ不对中特征显著ꎻ
(２)通过有限元模拟计算可知ꎬ刚性支撑下不对

中转子故障特征明显ꎬ二倍频显著增大ꎬ弹性阻尼支撑

可以抑制其工频和二倍频振动ꎻ
(３)通过不对中转子减振试验表明ꎬ相对传统刚

性支撑ꎬ单个弹性阻尼支撑能有效抑制不对中转子振

动ꎬ与仿真计算一致ꎮ 其中ꎬ弹性阻尼支撑对一倍频的

振动降幅达到了 ６２％ ꎬ对二倍频振动的抑制作用更为

明显ꎬ降幅高达 ９３％ ꎮ
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