支承非线性特性对双转子系统的响应特性影响研究
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摘要：以双转子试验器为研究对象，开展高维复杂双转子系统的建模方法和动力特性的研究。将双转子系统划分为模态子结构和连接子结构，利用有限元方法和固定界面模态综合进行模态子结构的建模及维数缩减，将连接子结构保留物理空间，通过界面对接条件实现子结构的组装，利用Newmark法进行含局部非线性的双转子系统运动方程的数值求解。进行了计算模型的试验验证，并研究了转子系统的响应规律，研究结果表明：随转速的变化，转子响应中出现了滚动轴承的变刚度振动频率、不平衡激励频率及相关组合频率；同步不平衡激励频率幅值的响应规律与支承位置、转子各轮盘的不平衡量及临界振型有着密切的联系。
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引 言
航空发动机双转子系统中，为简化支承结构而采用中介支承，同时加大了内外转子之间的动力耦合，使双转子系统的动力特性更加复杂；转子通过支承来实现力和振动的传递，支承特性直接影响转子系统的动态特性。航空发动机的支承系统中多将挤压油膜阻尼器和轴承串联使用，为了更精确地预测双转子系统的响应特性，在相关研究中需要同时考虑轴承和挤压油膜阻尼器特性的影响。
近期，国内许多学者开展了航空发动机双转子系统非线性动力特性的研究。周海仑[1]以双转子航空发动机的简化模型为研究对象，建立了含碰摩故障的双转子-滚动轴承-机匣耦合动力学模型；罗贵火[2][3]等从理论和试验两方面入手，在双转子试验器的基础上，分析了轴承非线性特性对反向旋转双转子系统振动特性的影响；胡清华[4]等建立了含五自由度轴承的双转子系统的非线性动力学模型；邓四二[5]利用有限元方法建立双转子-滚动轴承耦合系统的非线性动力学数学模型；陈果[6]针对实际的双转子航空发动机，利用有限元方法建立双转子-支承-机匣耦合动力学模型，进行了航空发动机的整机振动分析。袁惠群[7]利用连续梁理论，建立了双转子-机匣耦合系统动力学模型，开展了双转子系统的碰摩响应特性研究。
同时期，国外一些学者也对双转子系统进行了许多研究。文献[8]指出模态综合法是适合高维转子系统进行维数缩减的主要方法之一。Shanmugam[9]提出了一种适合双转子系统的混合界面模态综合法，该方法综合了固定界面模态综合法和自由界面模态的优点。Guang young Sun[10][11]在对轴承和挤压油膜阻尼器详细建模的基础上，基于模态截断的理论对该问题进行了求解，分析了叶片丢失的双转子系统的瞬态特性；英国学者Hai, Pham Minh和Bonello, Philip[12]~[15]考虑挤压油膜阻尼器非线性特性的影响，分别从时域和频域两个方面开展了整机建模方法的研究，开展了双转子发动机和三转子发动机的整机振动特性分析。

国内在双转子系统的非线性特性的研究中多基于简化的转子模型或借助有限元方法建立转子系统的动力学模型。国外的研究中多采用模态综合法来进行模型维数的缩减，但在实际的应用中，各方法均有其局限性。
本文以双转子试验器为研究对象，根据双转子系统结构特点进行结构划分，将转轴作为模态子结构，支承系统作为连接子结构。在有限元方法的基础上，采用固定界面模态综合法建立模态子结构的运动方程；将各支承作为独立子结构保留在物理空间中，利用牛顿第二定律，建立连接子结构运动方程；根据连接子结构和模态子结构的对接条件实现子结构的组装。开展了挤压油膜阻尼器-轴承-双转子系统的响应特性研究，并进行试验验证。
1 双转子系统模型
1.1 研究对象

图1为五支点双转子系统试验器的结构简图。
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为固定直角坐标系，
[image: image2.wmf]o

为轴承座中心，
[image: image3.wmf]oy

为转子轴承座中心连线。盘1和盘4为内转子盘，盘2和盘3为外转子盘，内、外转子通过中介支承连接。轴承Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ、Ⅴ处均采用“轴承+鼠笼式弹性支承+挤压油膜阻尼器”的结构；中介轴承内环与内转子连接，外环通过鼠笼式弹性支承和挤压油膜阻尼器与外转子连接。
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图1 五支点双转子系统结构简图

Figure1 Structure diagram of dual-rotor system with five supports

本文的研究中，考虑轴承非线性力、弹性支承的线性刚度、挤压油膜阻尼器的非线性力；用
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和
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分别表示内、外转子的转速，内外转子以一定的转速比
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运转，转子运行过程中仅轮盘处存在不平衡力和陀螺力矩。
1.2 支承数学模型
图2为支承的数学模型，图中
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轴承的内环质量，
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m

为轴承的外环质量和鼠笼式弹性支承的质量之和，
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、
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分别为轴承和挤压油膜阻尼器的非线性作用力，
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f

为鼠笼的弹性支承力。用
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表示轴承内环中心的位移，用
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、
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表示轴承外环中心的位移，用
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x

、
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z

表示外转子中介界面处的位移。

根据短轴承假设和Reynolds边界条件，则挤压油膜阻尼器的非线性作用力为
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其中，
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为Sommerfeld积分, 
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[image: image26.wmf]R

表示挤压油膜阻尼器半径，
[image: image27.wmf]L

表示挤压油膜阻尼器长度，
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为滑油的动力粘度系数，
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表示阻尼器径向间隙。主支承时：
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；中介支承时：
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假设滚动体与内外圈之间运动为纯滚动，根据Hertz接触定理可得轴承的非线性作用力：
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式中，
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表示亥维塞函数，当变量大于零时函数值为1，否则为0；
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为滚动体与套圈的Hertz接触刚度；
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N

为轴承滚动体个数；
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为
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时刻第
[image: image40.wmf]j

个滚动体的转动角度，
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为保持架转速；
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个滚动体的径向弹性接触变形，
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为轴承的径向游隙。中介支承时：
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；主支承时：
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，其中
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和
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分别内、外滚道半径，
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内
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、
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外

环

分别为轴承内环和外环转速。

变刚度振动是承受径向载荷的滚动轴承中普遍存在的。径向载荷作用线下方有滚动体和无滚动体时，轴承的径向刚度是不等的。滚动轴承运转时，滚动体每通过径向载荷作用线一次，就产生一次振动，即为变刚度振动，其振动频率
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2 系统动力学模型的建立
将内、外转子轴划为模态子结构，对该部分利用模态综合法实现模型维数的缩减；将支承部件单独划分出来，形成独立的连接子结构，分析过程中将连接子结构保留在物理空间。轴承内环与转子之间的对接条件为：位移协调和力平衡；中介支承处轴承外环与外转子的对接条件为：力平衡。由对接条件可实现模态子结构与连接子结构的连接，进而完成系统运动方程的建立。
模态子结构中，用
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表示界面物理自由度集合，用
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表示内部自由度集合，用
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表示外转子中介界面自由度集合，用
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表示集合
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与
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的差集。分别用
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、
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和
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n

表示模态子结构节点个数、内部自由度个数、界面自由度个数和保留模态个数。
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(a) 主支承









(b) 中介支承
(a) Main support







(b) Inter-shaft support

图2 支承的数学模型

Figure2 Mathematical Model of supports
2.1 运动方程
利用有限元方法，根据自由度分类进行矩阵分块，并将各非线性支承处作用力向量移到方程的右边，可得模态子结构的运动方程：
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式中，
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分别为模态子结构的质量矩阵、刚度矩阵、材料阻尼矩阵阵和陀螺矩阵之和；
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分别为不平衡力向量、各界面处的作用力向量和重力向量；
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为位移列阵；式中各下标表示对应自由度的分块矩阵或向量，其中质量矩阵
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和刚度矩阵
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可借助有限元软件ANSYS获得。

材料阻尼采用Rayleigh阻尼的形式，则
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式中，
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节点处的极转动惯量，当第
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个节点为内转子节点时
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为比例阻尼系数，可通过模态试验获得近似值。

对转子系统界面力向量和界面位移向量进行分块，则有：
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式中，
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为外转子中介界面处作用力向量，
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为各支承处轴承内环与转子系统的对接作用力向量，
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为外转子中介界面处位移向量，
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为非中介界面的界面位移向量。

根据图2，利用牛顿第二定律，可得系统连接子结构的运动方程：
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式中，
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其中，
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个支承处轴承内环质量，
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个支承处轴承外环和鼠笼式弹性支承质量之和，
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 EMBED Equation.DSMT4  [image: image108.wmf](

)

1,...,5

k

=

分别为第
[image: image109.wmf]k
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个轴承外环中心位移。

2.2 系统自由度缩减及系统综合

采用固定界面模态综合对模态子结构进行自由度降维，物理坐标与模态坐标的变换关系为：
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式中，
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为质量归一化后的主模态矩阵，
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为主模态坐标。模态子结构的主模态矩阵
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可通过有限元软件ANSYS的模态分析模块获得，约束模态
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将式(7)代入式(3)，并在方程两端前乘转换矩阵
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式中，
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连接式(8)和(6)，并代入对接条件，经整理，可得双转子系统的运动方程，
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式中，
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根据双转子系统局部非线性的特点，采用直接积分法对方程(9)进行求解。对非线性力作用力处自由度(
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)的运动方程采用隐式Newmark方法进行求解，剩余模态自由度(
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)的运动方程采用显示Newmark方法进行求解，这样使得每个时间步长内所求解的非线性方程组的维数缩减为非线性力作用处的自由度数，进而提升计算效率。通过式(7)的转换关系可得转子系统任意节点处的位移响应、速度响应和加速度响应，进而可分析转子系统的响应特性及不同参数的影响规律。

3 双转子系统的耦合响应特性研究
3.1 转子系统参数
图3为双转子试验器转子系统的相关尺寸标注，尺寸的具体数值见表1。转轴采用材料30CrMnSiA，各轮盘材料用45钢。在ANSYS中，采用基于Timoshenko梁理论的单元BEAM189建立内、外转子轴的有限元模型；利用集中质量单元mass22，根据各轮盘的质量和转动惯量在对应的位置建立集中质量点。约束各节点旋转和轴向方向的运动，可得模态子结构的质量矩阵
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和刚度矩阵
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；同样在ANSYS中，在模态子结构的有限元模型中的界面自由度上施加固定约束，进行模态分析可获取系统的主模态参数
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。模态子结构的相关信息见表2。
参考试验器中各支承的参数给定鼠笼的弹性刚度、挤压油膜阻尼参数和轴承的型号。各支承处的鼠笼弹性刚度和挤压油膜阻尼器参数见表3，轴承型号见表4，各轮盘的不平衡量分布见表5。
本文计算和试验中内、外转子以转速比
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反向旋转。忽略各支承处的非线性轴承力和油膜力，计算反向旋转双转子系统的前两阶临界转速特性，临界转速值见表6，临界振型见图4，内转子为主激励与外转子为主激励的系统临界振型类似，图4中仅给出外转子为主激励的临界振型。
系统不平衡响应的计算时，内转子转速在0rad/s~400rad/s和外转子转速在0rad/s~640rad/s的范围内，以内转子5rad/s和外转子8rad/s的转速增量对转速进行差分，计算各转速点对应的转速下系统的稳态响应。从零初始条件开始，以当前转速的计算结果作为下一转速的初始条件，计算双转子稳态不平衡响应。
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图3 双转子试验器转子系统的尺寸标注
Figure3 Dimension of rotor system in dual rotor tester
表1 转子系统的结构尺寸具体数值：(mm)
Table1 Dimension values of the rotor system：(mm)
	类别
	值
	类别
	值
	类别
	值
	类别
	值

	L1
	965.0
	L7
	82.6
	盘3直径
	192
	内转子D3
	14

	L2
	430.8
	L8
	227.9
	盘3厚度
	14
	外转子D4
	38

	L3
	384.7
	盘1直径
	166
	盘4直径
	176
	外转子D5
	30

	L4
	189.6
	盘1厚度
	14
	盘4厚度
	10
	
	

	L5
	109.3
	盘2直径
	166
	内转子D1
	18
	
	

	L6
	749.8
	盘2厚度
	14
	内转子D2
	22
	
	


表2 模态子结构相关参数

Table2 Relevant parameters of modal substructure
	类型
	模型节点个数(个)
	分块自由度个数(个)
	主模态信息

	
	内转子
	外转子
	内部自由度
	界面自由度
	保留模态个数(个)
	模态截止频率(Hz)

	数值
	301
	177
	1900
	12
	40
	4209.5516


表3挤压油膜阻尼器参数和鼠笼刚度
Table 2 Parameters of squeeze film dampers and squirrel-cage stiffness
	位置
	阻尼器Ⅰ
	阻尼器Ⅱ
	阻尼器Ⅲ
	阻尼器Ⅳ
	阻尼器Ⅴ

	鼠笼刚度(
[image: image158.wmf]5
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)
	5.88
	42.7
	31.4
	5.88
	36.1

	阻尼器半径R(
[image: image159.wmf]mm

)
	20
	25
	35
	18
	21

	阻尼器宽度L(
[image: image160.wmf]mm

)
	15
	15
	20
	15
	15

	径向间隙
[image: image161.wmf]r

c

(
[image: image162.wmf]5

10

m

-

´

)
	20
	20
	30
	20
	20

	动力粘度系数
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表4 轴承的型号和径向游隙
Table 4 Bearing type and radial clearance
	轴承编号
	Ⅰ
	Ⅱ
	Ⅲ
	Ⅳ
	Ⅴ

	轴承型号
	NU202
	NU1004
	NU1007
	12GB/T276-1994 6001
	17GB/T276-1994 16003

	径向游隙(×10-6m)
	1
	1
	1
	1
	1


表5 各轮盘的不平衡量
Table 5 Unbalance of rotor discs
	轮盘编号
	轮盘1
	轮盘2
	轮盘3
	轮盘4

	不平衡量值(
[image: image166.wmf]5
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	2
	1
	2
	4


表6 转子系统的前二阶临界转速
Table6 First two order critical speeds of rotor system
	临界转速编号
	内转子主激励(rad/s)
	外转子主激励(rad/s)

	一阶
	221.23
	226.39

	二阶
	622.04
	594.50
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(a) 一阶









(b) 二阶
(a) First order







(b) Second order
图4转子系统的前两阶临界振型
Figure 3 First two order mode shapes of rotor system
3.2 模型的试验验证
图5(a)为仿真得到的内转子盘4处的稳态三维频谱图，图5(b)为转子试验器缓慢加速过程的内转子盘4处三维频谱图；由图5可以看出整个转速范围内分别出现以内转子为主激励的一阶临界转速和以外转子为主激励的一阶临界转速，且试验结果与计算结果接近，整个转速范围内试验和仿真的频谱图中两个同步不平衡频率均占优。根据表6在系统一阶临界转速前、两个一阶临界转速之间和一阶临界转速后分别取三个典型的转速分别进行试验和计算，获取系统的稳态不平衡响应。以内转子盘4处的计算值与试验值为例进行对比分析，图6和图7分别为三个转速下内转子盘2处轴心轨迹的试验结果和仿真结果。由图6和图7可以看出：三种转速下的试验和仿真的轴心轨迹形状接近；且两同步不平衡响应的幅值比值均相近。试验结果与仿真结果吻合性较好，验证本文模型的正确性。
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(a) 仿真结果






（b）试验结果
(a) Simulation results





(b) Test results
图5 内转子系统三维频谱图

Figure 5 Three-dimensional spectrogram of inner rotor
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(a) 外转子主激励一阶前



(b)两个临界转速之间



(c) 内转子主激励一阶后
(a) Before outer rotor exciting critical speed
(b) Between two critical speeds
(c) After inner rotor exciting critical speed
图6 试验得到的一阶临界转速附近的内转子轴心轨迹图
Figure 6 Experimental inner rotor’s axis orbit around the first stage critical speed
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 EMBED Visio.Drawing.11  [image: image175.emf]/m



 EMBED Visio.Drawing.11  [image: image176.emf]/m


(a) 外转子主激励一阶前


(b)两个临界转速之间


(c) 内转子主激励一阶后
(a) Before outer rotor exciting critical speed
(b) Between two critical speeds
(c) After inner rotor exciting critical speed
图7 仿真得到的一阶临界转速附近的内转子轴心轨迹图
Figure 7 Simulated inner rotor’s axis orbit around the first stage critical speed

3.3 支承非线性力对系统响应的影响分析
本文的模型是典型的局部非线性系统，为更清晰、明显地分析各支承处的非线性作用力对系统的影响，对支承Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ处轴颈中心的响应特性进行分析。

图8~图11为计算转速范围内支承Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ处轴颈的稳态三维频谱图。为更清晰地表示整个转速范围内的频率成分，图8~图11中利用每个转速点下的频率响应幅值最大值，对该转速下的各频率响应幅值进行归一化处理；图中用
[image: image177.wmf](

)

1,...,5

i

VCi

=

分别表示轴承Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ、Ⅴ的变刚度振动频率。

由图8~图11可以看出：
(1)、各支承处在较低的转速范围内，频率的组成成份较复杂，由于本章的模型中考虑的重力的影响，为轴承提供恒定的径向作用力，故出现轴承的变刚度频率
[image: image178.wmf](
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，且在较低的转速下该频率成份在响应中所占的比例大于同步不平衡激励频率。
(2)、随着转速的增加，响应的频率成份组成变的清晰，内、外转子的不平衡激励频率成份逐渐处于主导地位，轴承变刚度频率成份变小或消失；响应频率中开始出现不平衡激励频率成份的倍频、二者的组合频率及轴承变刚度频率与转子不平衡激励频率的组合频率。
(3)、除支承Ⅰ外，各支承的响应频率成份中均含中介轴承的变刚度频率成份
[image: image179.wmf]5
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或
[image: image180.wmf]5

VC

与不平衡激励频率的组合频率成份。可以看出，支承Ⅰ位置离中介支承较远，且间隔支承Ⅱ，降低了中介支承的非线性特性对支承Ⅰ处的响应影响；而中介支承连接内外转子，其非线性特性对内、外转子的响应有着明显的影响。
为更详细分析较低转速下系统响应的频率成份，以转速点15(内转子75rad/s，外转子120rad/s)时的支承Ⅰ、Ⅱ、Ⅲ、Ⅳ处轴颈响应的二维频谱图为例进行分析，见图12。由图12可以看出，较低的转子转速下，除两个不平衡激励频率外，各支承处的轴颈响应中含较明显的轴承变刚度激励频率及其倍频成份。
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图8 支承Ⅰ处的稳态三维频谱图

Figure 8 Three-dimensional spectrogram of supportⅠ
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图9 支承Ⅱ处的稳态三维频谱图

Figure 9 Three-dimensional spectrogram of supportⅡ

[image: image183.emf]125VC1223/22VC2251VC4VC51VC/Hz


图10 支承Ⅲ处的稳态三维频谱图

Figure 10 Three-dimensional spectrogram of supportⅢ

[image: image184.emf]125VC23211223/22VC/Hz


图11 支承Ⅳ处的稳态三维频谱图

Figure 11 Three-dimensional spectrogram of supportⅣ
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(a)支承Ⅰ
(b)支承Ⅱ
(a)SupportⅠ
(b)SupportⅡ
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(c)支承Ⅲ
(d)支承Ⅳ
(c) SupportⅢ
(d) SupportⅣ
图12 各支承处轴颈的频谱图(转速：内转子75rad/s，外转子120rad/s)

Figure 12 Spectrogram of journal at each support (Speed: Inner rotor 75rad/s, Outer rotor 120rad/s)
3.4 同步不平衡响应特性分析
图13为各轮盘的响应中分别对应于内、外转子同步不平衡响应频率幅值在整个转速范围内的变化规律。由图13可以看出：
(1)、转速范围内，各支承的响应中外转子同步不平衡响应频率幅值均在转速点27处出现峰值，内转子同步不平衡响应频率幅值均在转速点45处出现峰值，分别对应外转子为主激励和内转子为主激励的一阶临界转速，具体数值分别为：216rad/s和225rad/s，与表6中的一阶临界转速值较接近，可间接说明本文方法的正确性。
(2)、支承Ⅰ处的响应中，内转子同步不平衡响应频率幅值在转速点75处出现第二个峰值，该转速点对应以外转子为主激励的二阶临界转速；图4的系统的二阶临界振型可以看出，支承Ⅰ处的振型幅值较其它支承处的振型幅值较明显，故图13中除支承Ⅰ外的其它支承处的同步不平衡响应中无明显第二个峰值出现。
(3)、由表5可知内转子各轮盘的不平衡量大于外转子轮盘，故在临界转速点时，各支承的同步平衡响应中内转子对应的响应幅值均大于外转子响应幅值。
(4)、横向对比图13中的各图中一阶临界转速点时的响应幅值，内转子和外转子中介支承Ⅴ处的响应幅值远较其它支承处的响应大，支承Ⅲ处的响应幅值最小，支承Ⅰ、支承Ⅱ和支承Ⅳ处于中间状态，该规律对应图4中系统的一阶临界振型中的各支承处响应规律。
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(a)SupportⅠ




(b) SupportⅡ




(c) SupportⅢ
[image: image192.png]AREIEE/m

x 10°

1.5
o WETRERE
ST RS
1
05
00 60 80




[image: image193.png]x 10°

—=- NETFEEE
—— AT F A
3
£
al
[ 2
&y
0




[image: image194.png]x 10°

—a- WETRESME
—— AT RIS R
3
£
]
Iz 2
&
o %0 50 %

a0




(d)支承Ⅳ




(e)支承Ⅴ内转子




(f)支承Ⅴ外转子
(d) SupportⅣ



(e) SupportⅤ of inner rotor



(f) SupportⅤ of outer rotor

图13 各支承处同步不平衡响应幅值随转速的变化
Figure 13 Changing law of synchronous response amplitude with rotational speed at every support’s location 

4 结论
以双转子试验器为研究对象，在有限元方法的基础上，采用固定界面模态综合法建立转子系统的运动方程，并给出了高维双转子系统中引入复杂支承模型的方法，开展双转子系统响应的特性的研究。研究中将各支承作为独立的连接子结构，利用短轴承理论和赫兹接触理论，建立了滚动轴承和挤压油膜阻尼器的非线性动力学模型；并根据连接子结构和模态子结构的对接条件实现了子结构的组装。研究表明：

(1)、通过试验结果与仿真结果的对比，验证了本文方法的正确性。连接子结构的引入为双转子系统中考虑详细、复杂的支承模型提供了一种有效的途径；

(2)、低转速情况下，滚动轴承的变刚度振动频率在转子的响应中较明显，转子运动较复杂；随转速的增加，不平衡响应频率逐渐占据主导地位，同时出现了不平衡激励频率成份的倍频、及相关组合频率；
(3)、不同支承处的同步不平衡响应随转速的变化具有相似的规律，但不同支承处的同步不平衡响应幅值及其随转速的变化规律与支承的位置、系统的不平衡量分布及临界振型有着密切的联系。
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Impacts of support’s nonlinear characteristics on response characteristics of dual-rotor system
YANG Xi-guan  LUO Gui-huo  WEN Wei-dong  TANG Zhen-huan  WANG Fei
 (1. College of Energy and Power Engineering, Nanjing University of Aeronautics and Astronautics, Nanjing 210016, China)

Abstract: Researches on modeling method and dynamic characteristics of complex dual rotor system are carried out with a dual rotor experimental apparatus. The dual rotor system is divided into modal substructure and connecting substructure. Then, with finite element method and fixed interface modal synthesis method, modeling and dimensionality reduction of the modal substructure are conducted, and the connecting substructure is retained in the physical space. The substructures are assembled according to the butt conditions between supports and shaft. And then the dynamic equation of the dual rotor system with local nonlinear is solved using the Newmark algorithm. Validity of this method is verified by experimental results, and the rotor system response law is studied. The researches show that: with rotational speed changing, unbalanced response frequency and variable-stiffness vibration frequency of the rolling bearing and the combination of these frequencies emerge in the rotor response; law of unbalanced synchronous response has close relationship with supports’ position，unbalance of the rotor discs and the mode shapes of critical speeds.
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