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摘要　 在采用过盈配合的大型盘轴转动机构中，由于转轴的输入转速太大，可能会导致盘与轴之间出现配

合松动，影响系统振动特性．为了研究此系统的振动特性，建立了一个盘轴系统的动力学模型，模型的接触法

向力、接触应力有两个线性阶段．通过仿真发现轴的输入转速大于某个转速后，盘轴系统的振动会在第一个

线性阶段发散，到第二个线性阶段收敛，从而导致盘、轴的转速差，系统振动变成两个不同频率振动的叠加．

第二线性阶段代表盘、轴出现间隙，表明此时出现松动．
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引言

在旋转机械的飞速运转过程中，剧烈的振动会

降低机械的工作性能、减少机械寿命，还会产生安全

隐患．松动故障会降低系统的抗振能力，严重时还会

引起转子和定子的碰撞，使机器部件产生故障．
松动故障主要有支架松动和旋转部件松动．盘

轴系统中盘与轴的配合松动就是旋转部件松动的

一种．目前的文献中松动故障的研究主要是关于支

架松动的．陈恩利［１］等人针对一端支座松动的滚动

轴承⁃转子系统，通过分叉图、庞加莱图、相图和关

联维数等显示了转子系统随转速变化和松动间隙

的扩展会出现复杂动力学现象．李宏坤［２］ 等人研究

了非线性刚度转子系统的支承松动故障问题，建立

了非线性刚度转子⁃滑动轴承系统松动的模型．
而目前能找到的对于盘轴系统接触配合的有

关的研究不多，对于其松动的机理的研究更是非常

的少． Ｂｅｈｚａｄ［３，４］在他的研究中提出了一个盘轴系

统的模型．模型中运用了一个几何约束：盘在轴的坐

标系下做一个给定的圆轨迹的运动．在这个几何约

束下，只能研究在给定的轴转速和给定的盘转速下

的振动．但实际过程中盘的转速是不能给定的，而且

盘在轴的坐标系下的运动也不一定是一个圆，所以

本文采用一个新的模型对盘轴系统进行研究，模型

考虑盘与轴的相互接触，可以研究出盘的转速变化．

１　 盘轴转子系统动力学模型

本文采用集中质量的转子模型．模型分别考虑

盘的运动和轴的运动，对盘的中心和轴的中心分别

列出水平 ｘ，竖直 ｙ 方向的振动方程，再考虑它们之

间在振动过程中产生的相互作用力．其中盘与轴之

间可能会出现松动而导致速度差，所以对于盘的转

动，列了转角方向的振动方程．
盘轴系统的示意图如图 １ 所示．

图 １　 盘轴系统示意图

Ｆｉｇ．１　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ⁃ｂｅａｒｉｎｇ ｓｙｓｔｅｍ

图 １ 中 Ｏｓ、Ｏｄ 分别是轴、盘的形心，ｃ 点是盘的

质心．轴等效为在转盘处振动的集中质量块，其等
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效公式为 ｍｓ ＝
１７ρｌ
３５

［５］

，ρ 为线密度，ｌ 为长度．设其偏

心距为 ｅ，阻尼为 ｃｓ，刚度为 ｋｓ ．与盘产生的作用力

为 Ｆｘ，Ｆｙ，所以其振动方程为：
ｍｓ ｘ̈ｓ＋ｃｓ ｘ̇ｓ＋ｋｓｘｓ＋Ｆｘ ＝ｍｓｅω２ｃｏｓ（ωｔ）
ｍｓ ｙ̈ｓ＋ｃｓ ｙ̇ｓ＋ｋｓｙｓ＋Ｆｙ ＝ｍｓｅω２ｓｉｎ（ωｔ）－ｍｓｇ （１）
对于圆盘振动，设其质量为 ｍｄ，偏心距为 ｕ，质

心（ｘｃ，ｙｃ）与形心（ｘｄ，ｙｄ）有如下关系：
ｘｃ ＝ ｘｄ＋ｕｃｏｓ（θ）
ｙｃ ＝ ｙｄ＋ｕｓｉｎ（θ）
对上式求两次导得：
ｘ̈ｃ ＝ ｘ̈ｄ－ｕ（ θ̇） ２ｃｏｓ（θ）－ｕθ̈ｓｉｎ（θ）

ｙ̈ｃ ＝ ｙ̈ｄ－ｕ（ θ̇） ２ｓｉｎ（θ）＋ｕθ̈ｃｏｓ（θ）
圆盘振动方程中，除掉轴的相互作用力 Ｆｘ，Ｆｙ

外，只受到外部空气的作用力，设外部阻尼为 ｃｄ，刚
度为 ０．所以盘的振动方程为：

ｍｄ ｘ̈ｄ＋ｃｄ ｘ̇ｄ－Ｆｘ ＝ｍｄｕ２ｃｏｓ（θ）＋ｍｄｕθ̈ｓｉｎ（θ）
ｍｄ ｙ̈ｄ＋ｃｄ ｙ̇ｄ－Ｆｙ

＝ｍｄｕθ̇２ｓｉｎ（θ）－ｍｄｕθ̈ｃｏｓ（θ）－ｍｄｇ （２）
盘的转动，其受到阻尼力距、轴与盘接触给盘

传递的切向力矩、盘的重力矩．可以得到转动振动

方程为［６］：
ＪＰ θ̈＋ｃθ θ̇＝ ｆＡＲ－ｍｄｇｕｃｏｓ（θ） （３）

其中 ｆ 是由接触应力提供的平均切向应力，Ａ 是接

触面积，Ｒ 为轴的半径，约等于盘的内半径．
盘与轴的相互作用力，考虑为盘与轴接触碰撞

产生的法向力与切向力，如图 ２ 所示．

图 ２　 盘受到的法向力和切向力示意图

Ｆｉｇ．２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｎｏｒｍａｌ ａｎｄ ｔａｎｇｅｎｔｉａｌ ｆｏｒｃｅｓ ｏｎ ｔｈｅ ｄｉｓｈ

盘与轴由于振动产生中心的偏距 ｒ ＝ ＯｓＯｄ ＝

（ｘｓ－ｘｄ） ２＋（ｙｓ－ｙｄ） ２ ，于是盘与轴发生在某一侧的

挤压，如图 ２ 所示．图 ２ 中为了直观，把盘与轴画成

有间隙，但其实盘轴本身就有过盈量，所以其实盘

与轴整圈都有接触（也可能由于偏距很大出现真的

间隙） ．图中的虚线把盘轴的接触面分成两个部分，
一个是受压部分，一个是受松部分．每个部分都有

对盘的平均压力 Ｐ１，Ｐ２，平均切向应力 ｆ１，ｆ２，与接

触应力对此部分接触面的和作用力 Ｆｎ１， Ｆｎ２， Ｆτ１，
Ｆτ２ ．它们与运动方程中参数的关系为：

ｆＡＲ＝（ ｆ１＋ｆ２）
Ａ
２
Ｒ

Ｆｘ ＝（Ｆｎ１－Ｆｎ２）
ｘｓ－ｘｄ

ｒ
－（Ｆτ１－Ｆτ２）

ｙｓ－ｙｄ

ｒ

Ｆｙ ＝（Ｆｎ１－Ｆｎ２）
ｙｓ－ｙｄ

ｒ
＋（Ｆτ１－Ｆτ２）

ｘｓ－ｘｄ

ｒ
（４）

接触的法向力 Ｆｎ１， Ｆｎ２，和法向接触应力 Ｐ１，
Ｐ２，不考虑材料的塑性，假设接触挤压在线弹性的

范围内，采用线性刚度的假设．受压部分的力随着

偏距 ｒ 线性增加，受松部分的力随之线性减少，但
受松部分的力降到 ０ 之后即此时产生间隙，就不会

继续下降．由于有过盈量的存在，偏距为 ０ 时也有

力，其方程表达如下：
Ｆｎ１ ＝Ｆ０＋ｋ１ｒ

Ｆｎ２ ＝
Ｆ０－ｋ２ｒ， Ｆｎ２＞０

０， Ｆｎ２≤０{
Ｐ１ ＝Ｐ０＋ｋ３ｒ

Ｐ２ ＝
Ｐ０－ｋ４ｒ， Ｐ２＞０

０， Ｐ２≤０{

（５）

其中 Ｐ０，Ｆ０ 为初始应力、法向力，ｋ１，ｋ２，ｋ３，ｋ４ 为不

同的接触刚度系数，与具体模型参数有关．
切向力与法向力的关系，本文采用恒定摩擦系

数的模型．对于受压部分，分析其中间受压最大的

点．由于盘轴偏移变形量相对于轴的半径 Ｒ 来说一

般是一个很小的量，忽略其影响．轴心的运动速度

在最大受压点的切向的投影为－ｘ̇ｓ（ｙｓ－ｙｄ） ／ ｒ＋ｙ̇ｓ（ｘｓ

－ｘｄ） ／ ｒ．所以轴在最大受压点的切向速度为 ωＲ－ ｘ̇ｓ

（ｙｓ－ｙｄ） ／ ｒ＋ｙ̇ｓ（ｘｓ－ｘｄ） ／ ｒ．同理盘在最大受压点的切

向速度为 θ̇Ｒ＋ｙ̇ｄ（ｘｓ －ｘｄ） ／ ｒ－ ｘ̇ｄ（ｙｓ －ｙｄ） ／ ｒ．最大受压

点的径向速度较小忽略不计，所以当轴的切向速度

大于盘的切向速度时，轴会给盘沿着接触点速度方

向的摩擦力，在受压部分为 Ｆτ１方向，受松部分为

Ｆτ２方向，反之则会给盘负的摩擦力［７］ ．记平动导致

５４２
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的相对运动速度 α＝（ ｙ̇ｄ－ｙ̇ｓ）（ｘｓ－ｘｄ） ／ ｒ－（ ｘ̇ｄ－ｘ̇ｓ）（ｙｓ

－ｙｄ） ／ ｒ，则切向力与法向力的关系表达如下：
ｆ１ ＝Φ１μＰ１

Ｆτ１ ＝Φ１μＦｎ１

Φ１ ＝
１， ωＲ－θ̇Ｒ－ａ＞０

０， ωＲ－θ̇Ｒ－ａ＝ ０

－１， ωＲ－θ̇Ｒ－ａ＜０

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（６）

同理对于受松部分有如下方程：
ｆ２ ＝Φ２ μＰ２

Ｆτ２ ＝Φ２ μＦｎ２

Φ２ ＝
１， ωＲ－θ̇Ｒ＋ａ＞０

０， ωＲ－θ̇Ｒ＋ａ＝ ０

－１， ωＲ－θ̇Ｒ＋ａ＜０

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（７）

２　 振动响应分析

由于模型的接触刚度、接触应力依赖于模型的

具体尺寸，所以先选取模型的系统参数才能确定系

统的接触应力变化．模型的系统参数如下：
轴的长度 ０．７９４ｍ，轴的半径 Ｒ ＝ ０．０２５ｍ，等效

质量 ｍｓ ＝ ７．７１６５ｋｇ，偏心距 ｅ ＝ ０．００００１ｍ，刚度为 ｋｓ

＝ ５．８９×１６６Ｎ ／ ｍ，轴阻尼 ｃｓ ＝ ２５００．盘的外半径 ０．１ｍ，
初始内半径 Ｒ０ ＝ ０．０２４９８５ｍ，初始过盈量 ２（Ｒ－Ｒ０）
＝ ３０μｍ，厚 ｂ＝ ０．０１ｍ，盘与轴的接触面积 Ａ ＝ ２πＲｂ
＝ １．５７×１０－３ｍ２，盘的质量为 ｍｄ ＝ ２．３１５ｋｇ，阻尼 ｃｄ ＝
５０００，偏心距 ｕ＝ ０．０００２ｍ，转动惯量 Ｊ ＝ ０．０１１５７５ｋｇ
×ｍ２，盘的转动阻尼 ｃθ ＝ ０．２，摩擦系数 μ＝ ０．１２．

Ｆｎ，Ｐ 可以通过有限元仿真软件 ＡＢＡＱＵＳ 来进

行仿真计算．接触压力 Ｐ 受到转动离心效应的影

响，转盘的离心效应会使盘轴的接触应力减小，这
不仅跟转速有关，而且也跟模型的具体尺寸有

关［８］，越大越高速的盘轴系统，其转动的离心效果

对接触应力的影响越大．除此之外其还与上面提到

与盘轴中心偏距 ｒ 有关，在此本文仅考虑这两种作

用的线性叠加，还没考虑到它们的耦合效果．用
ＡＢＡＱＵＳ 仿真离心效应对接触应力的影响可参考

文献［９］，在本模型中可仿真得：
Ｐ０ ＝ ５．４４×１０７－３２ω２

同样对于它与盘轴中心偏距 ｒ 的关系也可以

通过仿真得到：仿真得到 Ｐ－ｒ，Ｆｎ－ｒ 相应数据点，如
图 ３ 所示．

图 ３　 有限元仿真结果

Ｆｉｇ．３　 Ｒｅｓｕｌｔｓｏｆ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

图 ３ 中的接触应力经过线性化拟合得到分段

线性的曲线．结果如下：
Ｐ１ ＝Ｐ０＋３．０２×１０１２ｒ

Ｐ２ ＝
Ｐ０－２．８１７×１０１２ｒ， Ｐ２＞０

０， Ｐ２≤０{
对于法向力，从仿真结果也可得到受压部分和

受松部分的接触刚度，但图 ３ 中的力是法向合力．
通过仿真结果可以观察到在偏距 ｒ 等于半径过盈

量附近法向力出现转折，受松部分的法向力 Ｆｎ２降

为 ０，由此假设可得两个部分法向力表达式，最后

结果为：
Ｆｎ１ ＝ ３４２７５＋１．９８３×１０９ｒ

Ｆｎ２ ＝
３４２７５－２．２８５×１０９ｒ， ｒ≤１５μｍ

０， ｒ＞１５μｍ{
上述为所有的系统参数，将其代入运动方程，

可用 ４ 阶龙格库塔方法进行求解，得到在不同的转

轴输入转速 ω（即轴的转速）下，转盘的振动情况．
通过数值仿真，可以发现盘轴系统的振动特性

会与积分的初始条件有关，为了仿真转子系统经过

加速直到指定速度的过程，尝试模拟从 ０ 加载速

度，把速度分成几段，每次增加一个小量 Δω ＝ ３１．４

６４２
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ｒａｄ ／ ｓ，迭代两个周期，把周期迭代的最后值当做下

次迭代的初始值．得到输入转速逐渐增加过程中松

动盘的转速变化如图 ４ 所示．

图 ４　 输入转速逐渐增加过程中松动盘的转速变化

Ｆｉｇ．４　 Ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｄｉｓｋ ｄｕｒｉｎｇ

ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｉｎｐｕｔ ｓｐｅｅｄ

由图 ４ 中看出松动盘的转速在转速大约为

７３０ｒａｄ ／ ｓ 附近忽然发生一个速度的下降，也就是在

这个地方出现振动的发散，此时盘心的运动轨迹如

图 ５ 所示．

图 ５　 发散前和发散时输入转速增加 Δω 后盘心的运动轨迹

Ｆｉｇ．５　 Ｏｒｂｉｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｄｉｓｋ ｆｏｒ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅｍｅｎｔ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｓｐｅｅｄｓ Δω

在到达发散转速前，某个输入转速下盘心的运

动轨迹是一个圆，转速有一个忽然的增加量 Δω

后，盘心运动经过一个小的波动，然后再进入到下

一个半径稍稍变大的圆．而在达到发散的转速后，
忽然的增加量 Δω 使盘心运动产生不收敛的波动，
然后盘心的运动开始发散．

图 ６ 为通过进一步仿真得到的输入转速从一

个初始转速逐步减速的过程中松动盘的转速变化．

图 ６　 输入转速逐渐减小过程中松动盘的转速变化

Ｆｉｇ．６　 Ｔｉｍｅ ｈｉｓｔｏｒｙ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｆ ｄｉｓｋ ｄｕｒｉｎｇ

ｔｈｅ ｄｅｃｒｅａｓｅ ｏｆ ｉｍｐｏｒｔ ｓｐｅｅｄ

从图 ６ 中可以发现松动盘转速下降到 ４５０ｒａｄ ／ ｓ
附近忽然上升，表明转盘由之前的超过发散转速后

的振动状态又回归到发散转速前的振动状态．输入

转速下降过程中的突变点与输入转速上升过程中

的突变点是不同的，表明了这个模型的解跟数值积

分的初始条件有关．发散前和发散后两种不同输入

转速下的振动情况如图 ７ 和图 ８．在输入转速 ω ＝
６０００ｒ ／ ｍｉｎ ＝ ６２８． ３ｒａｄ ／ ｓ 时，转盘的振动如图 ７ 所

示．
此时盘的运动是一个波动很小的振动，盘心轨

迹为一个圆．在输入转速 ω ＝ ７８００ｒ ／ ｍｉｎ ＝ ８１６．８ｒａｄ ／ ｓ
时，转盘的振动如图 ８ 所示．

图 ８ 显示转盘的振动轨迹出现了明显的跳动，
盘心运动轨迹十分混乱，功率谱上出现两条峰值，
盘的转速与轴的转速（输入转速）出现了明显的固

定的差值．盘与轴转速的不同，盘的不平衡力与轴

的不平衡力为系统输入不同频率的振动，分别为

８１６．８ ／ ２π＝ １３０Ｈｚ、７４７ ／ ２π ＝ １１８Ｈｚ，在功率谱上可

以看出，盘的振动为这两种频率的振动的叠加．对
于转盘运动发散的情况可以在盘轴偏距 ｒ 的变化

曲线上看出，在发散前的盘轴偏距很小，一直在

１０－７数量级以下，说明此时盘心与轴心的相对距离

很小，可以认为它们是在一起运动．在发散后盘轴

的偏距一直增大，而且偏距的加速度也增大；但当
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图 ７　 输入转速 ω＝ ６２８．３ｒａｄ ／ ｓ 时转盘的振动特性

Ｆｉｇ．７　 Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｄｉｓｋ ａｔ ω＝ ６２８．３ｒａｄ ／ ｓ

盘轴偏距进入接触应力的第二的线性阶段（受松部

分的力在降到 ０ 以后不会再线性下降，此为第二线

性阶段，之前为第一线性阶段）后，盘轴的偏距变化

又变得平缓最后趋向于收敛，此时盘轴偏距很大，
有可能会使接触进入塑性变形阶段以至于产生其

他可能的后果，而且进入第二线性阶段表明受松一

侧没有受到压力，此部分出现间隙，即松动产生．

３　 结论

本文通过对转盘、转轴分别建模，并考虑其相

对作用力的具体形式，建立了的盘轴系统的振动模

型．发现了在转轴的某个输入转速下，盘轴系统的

振动会出现在接触力的第一个线性阶段发生发散，
然后到第二个线性阶段才收敛的情况，即为松动产

生．在出现了松动后，盘的转速会与轴的输入转速

产生速度差，于是盘的振动会出现不同频率的振动

的叠加现象．结果表明，在盘轴系统松动产生后，系
统的振动特性会有明显的不同，而且是由一个振动

状态不稳定地变化到另一个振动状态．

图 ８　 输入转速 ω＝ ８１６．８ｒａｄ ／ ｓ 时转盘的振动特性

Ｆｉｇ．８　 Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｄｉｓｋ ａｔ ω＝ ８１６．８ｒａｄ ／ ｓ
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