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ABSTRACT: Based on a Jeffcott rotor, dynamic 
characteristics of rotor’s axial rub-impact with the 
consideration of turborotor’s nonlinear fluid-structure 
interaction forces were studied in six degree-of-freedoms of the 
rotor. Dynamic behaviors of the system were analyzed with 
bifurcation diagrams, waveforms, frequency spectrums, orbits 
and Poincare maps. Following conclusions were reached. The 
influences of the nonlinear clearance-excitation fluid force of 
turborotor on the dynamic behaviors of rotor’s axial rub-impact 
are insignificant. The only effect is the appearances, in the axial 
response, of the higher order superharmonic components of 
even-time working frequency at low rotating speeds. At high 
rotating speeds, the waveforms and frequency spectrums 
cannot reflect significantly the influences of the weakly- 
nonlinear clearance-excitation fluid force of turborotor on the 
dynamic behaviors of rotor’s axial rub-impact. But the orbits 
and Poincare maps can clearly show the influences represented 
by the slight chaos in the responses. 
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摘要：基于 Jeffcott 转子模型，用六自由度方法研究了考虑

涡轮非线性流固耦合力的转子轴向碰摩动力学特性。通过响

应分叉图、波形图、频谱图、轴心轨迹和 Poincare 图分析了

在涡轮非线性流固耦合力作用下转子轴向碰摩的动力学表 
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现。分析表明，非线性涡轮叶尖间隙流体激励力对转子轴向

碰摩的非线性特性影响不很明显，只是在低转速时轴向振动

碰摩响应中会出现更高阶的偶数倍频的超谐波成分。在高转

速情况下，碰摩响应的波形和频谱不能明显反映具有弱非线

性的涡轮叶尖间隙流体激励力对轴向碰摩非线性动力学特

性的影响，而轴心轨迹和 Poincare 图则能反映这种影响，反

映出碰摩响应中出现的轻微混沌。 

关键词：转子动力学；轴向碰摩；动力学分析；全自由度；

涡轮；非线性流固耦合 

0  引言 

转子与静子碰摩是转子系统的一种典型故障，

具有径向碰摩和轴向碰摩两种形式，其中径向碰摩

比较常见，而轴向碰摩则相对较少。尽管引起两种

转子碰摩的原因不同，但是它们都会造成严重的后

果。轻者使转子系统发生强烈振动，影响系统正常

工作，严重时会导致整个转子系统的破坏。因此，

转子碰摩问题很早就引起了工程和学术界的重视，

开展了广泛深入的研究。 
关于转子径向碰摩的研究比较多，而对于转子

轴向碰摩的研究则相对比较少。原因有两个方面，

一是工程中单纯转子轴向碰摩的案例比较少，二是

认为转子轴向碰摩对系统的危害性不大。事实上，

转子的轴向碰摩在实际工程中是存在的，除了会对

系统的正常工作造成一定危害外，还会对系统的安

全运行构成潜在的威胁，之所以对其报道较少是因

为转子轴向碰摩往往伴随着径向碰摩而被后者所 
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掩盖。在何正嘉等人所著的《机械故障诊断案例选

编》一书中就把转子轴向碰摩列为一种典型机械故

障[1]。张炜等在文章中把转子轴向碰摩列为涡轮泵

转子系统第 4 类故障模式[2]。史进渊在发表的一篇

关于汽轮机通流部分故障诊断模型研究的文章中

认为转子轴向碰摩是涡轮机械的一种常见故障[3]。

丁建良研究了汽轮机轴封轴向碰摩的原因[4]。丁千

则研究了转子轴向碰摩对单跨双盘转子—轴承系

统横向振动的影响。指出，轴向摩擦会造成系统振

动不稳定，导致产生拟周期、混沌等复杂运动，其

动力学特性与径向碰摩相似。不过，他的研究是针

对由于不合理的设计或安装造成的转子盘面静态

倾斜引起的转子盘面与轴向静子壁面上两个固定

点发生的摩擦，而没有考虑转子盘面的轴向偏摆振

动[5]。袁振伟等考虑到转子盘面的轴向偏摆振动，

用包括横向振动、扭转振动和轴向振动全部 6 个自

由度的“全自由度方法”对转子轴向碰摩进行了数

值仿真研究，揭示了转子轴向碰摩的动力学特性在

全部 6 个自由度上的表现。结论指出，转子轴向碰

摩在横向、扭转和轴向 3 种振动上具有不同的动力

学表现，由转子盘面轴向偏摆振动引起的轴向碰撞

特性主要表现在轴向振动上，而由碰撞产生的摩擦

特性则表现在扭转振动上，轴向振动的动力学特性

则是诊断转子轴向碰摩故障的根本依据[6]。 
流固耦合是涡轮泵转子系统存在的突出现象，

会显著影响系统的动力学性能。从早期发现的滑动

轴承油膜振荡，到 20 世纪 70 年代中期高压压气机

和航天飞机主发动机高压燃料涡轮泵所经历的一

系列失稳事件，都反映出流固耦合对转子系统动力

学特性的重要影响。这些流固耦合力主要是由液体

和气体密封、叶轮以及涡轮等引起的流体动力附加

作用力。相关的一些有代表性的研究包括Black、
Child和Nelson分别发表的一系列关于液体和气体

密封动力学分析的文献 [7-9]，Black、Tsujimoto、
Adkins和Childs分别发表的一系列关于叶轮流体动

力附加作用力的文献[10-13]和Thomas、Alford、Urlichs
以及Martinez- Sanchez等发表的一系列关于涡轮叶

尖间隙流体激励力的文献[14-17]。这些文献都从不同

的方面研究了转子系统各种流固耦合的动力学特

性以及它们对转子系统动力学性能的影响。国内在

这方面也进行了一些研究。郭瑞等研究了汽轮机进

汽方式对调节级叶顶间隙蒸汽激振力的影响[18]。杨

建刚等分析了汽流激振对轴系稳定性的影 
响[19]。最近，袁振伟等根据Thomas和Alford提出的

涡轮叶尖间隙流体激励力模型(线性模型)，考虑了

转子盘面轴向偏摆振动的影响，得到了一个综合考

虑涡轮径向涡动和轴向偏摆的、更加符合实际的涡

轮叶尖间隙流体激励力非线性模型[20]。 
流固耦合尤其是非线性流固耦合与转子系统

各种故障现象(多具有非线性特征)相结合会产生复

杂的非线性动力学特性。研究这些特性对转子系统

动力学设计、动力学分析及故障诊断具有重要意

义。本文基于文献[6]采用的全自由度方法，结合文

献[20]建立的涡轮叶间间隙流体激励力非线性模

型，对转子系统由于转子盘面轴向偏摆振动引起的

轴向碰摩故障的流固耦合动力学特性进行全自由

度分析，以期得到一些有助于转子系统动力学设

计、动力学分析及故障诊断的新结论。 

1  动力学模型 

1.1  全自由度轴向碰摩力模型 

如图 1 所示，轴向碰摩力在 6 个自由度上的分

量为 
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式中：ka为轴向碰摩刚度系数；fa为轴向碰摩摩擦系

数；R为转子半径；θ为转子盘面倾斜角；δa为静止

时转子与静子轴向间隙；θx和θy分别为θ在x和y方向

的分量。 
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图 1  轴向碰摩力分析示意图 
Fig. 1  Sketch of axial rub-impact of rotor 

1.2  涡轮非线性流固耦合力模型 

研究表明[20]，涡轮叶尖间隙流体激励力为一非

线性力 
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式中：Cr为涡轮动静转子平均径向间隙；Ca为平均

轴向间隙；e为涡轮径向偏心距； ϕ为涡轮盘面轴向

偏斜角；rt为涡轮叶尖半径；Rm为涡轮叶栅平均半

径；Lt为涡轮叶片长度；C1为涡轮工质进口流速；

α1为工质进口角；kc为收缩系数；Cd为局部阻力损

失系数；ΔHt为涡轮级压力降；Fs为理想切向推力；

θ0为涡轮偏心与偏斜的相位差。 
1.3  Jeffcott 转子全自由度动力学模型 

基于Jeffcott转子模型，利用Lagrange方程可得

到系统的全自由度运动方程为[6]
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外耦合力向量中的外弯扭耦合不平衡力定义为 
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2  数值求解 

系统相关计算参数如表 1 所示。 
将表 1 所示的系统参数代入系统运动方程式

(4)，用四阶 Runge-Kutta 法进行数值求解。 
表 1  系统参数 

Tab. 1  System parameters 

设备 参数 数值 
圆盘质量 m/kg 2 
圆盘直径 D/m 0.1 

静不平衡质量偏心距e1/m 0 
静不平衡质量偏心相位角ϕ1/rad 0 

偶不平衡质量偏心距e2/m 3×10-3

偶不平衡质量偏心相位角ϕ2/rad π/3  
偶不平衡偏心质量偶臂长 h/m 0.005 

转子

转子与静子轴向平均间隙δa/m 1×10-4

转轴直径 d/m 0.015 
转轴总长度 L/m 0.5 

转轴材料弯曲弹性模量 E/Pa 2.1×1011转轴

转轴材料剪切弹性模量 G/Pa 7.7×1010

轴向碰摩刚度ka/(N/m) 2.0×106

其他
轴向碰摩摩擦系数fa 0.2 

3  全自由度动力学分析 

3.1  分叉图分析 

图 2 是一组系统在动不平衡力、轴向碰摩力和

非线性涡轮叶尖间隙流体激励力作用下动力学响

应各个自由度上以转速为控制参数的分叉图。与文

献[6]中的不考虑涡轮叶尖间隙流体激励力时的分

叉图相比，非线性涡轮叶尖间隙流体激励力对轴向

碰摩的分叉特性没有明显的影响，这说明轴向碰摩

的非线性特性比较稳定，没有明显受到具有弱非线

性的涡轮叶尖间隙流体激励力的干扰，各个自由度

的响应仍然是在发散以前没有明显分叉，保持相对 
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图 2  以转速为控制参数的系统响应分叉图 

Fig. 2  Bifurcation diagrams of system responses 

比较稳定的周期运动。 
3.2  波形、频谱、轴心轨迹和 Poincare 图分析 

图 3~8 是系统在不同转速下全部 6 个自由度上

的响应的波形、频谱、三维轴心轨迹和Poincare图。

图 3~5 显示了转速为 9 000  r/min时系统响应的动力

学特征。与文献[6]中的情形相比，横向振动的位 
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图 3  转速 9 000 r/min 时系统位移响应的波形和频谱图 

Fig. 3  Waveforms and frequency spectrums of 
displacement responses at 9 000 r/min 
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Fig. 4  Waveforms and frequency spectrums of angle 
responses at 9 000 r/min 
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移响应x、y和转角响应θx、θy以及扭转振动的转角

响应θz的波形和频谱特征几乎不受非线性涡轮叶尖

间隙流体激励力的影响，即横向振动仍为同步周期

运动，扭转振动仍是 2 倍频的谐波运动；而轴向振

动的位移响应z则在非线性涡轮叶尖间隙流体激励

力的影响下，在原来的 2 倍频和 4 倍频成分基础上

增加了 6 倍频和 8 倍频成分，尤其是 8 倍频成分特

别突出。这说明在非线性涡轮叶尖间隙流体激励力

的影响下，低转速时的轴向碰摩响应中会出现更高

阶的偶数倍频的超谐波成分，且主要表现在轴向振

动中。同时也表明轴向振动最能表现轴向碰摩的非

线性动力学特征。位移轨迹在z方向变得稍微有点复

杂，位移Poincare图也由原来的一条短线变为一条

扭曲的空间封闭曲线，这说明系统运动变得比较复
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杂。 
图 6~8 显示了转速为 59 000 r/min 时系统响应

的动力学特征。与文献[6]中的情形相比，全部 6 个

自由度上的响应波形和频谱特征几乎没有变化，即

横向振动仍为同步周期运动，轴向振动和扭转振动

仍是 2 倍频的谐波运动。这说明在高转速情况下，

系统轴向碰摩响应的波形和频谱不能明显反映具

有弱非线性的涡轮叶尖间隙流体激励力对轴向碰 
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Fig. 6  Waveforms and frequency spectrums of  
displacement responses at 59 000 r/min 
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图 7  转速 59 000 r/min 时系统转角响应的波形和频谱图 

Fig.7  Waveforms and frequency spectrums of angle 
responses at 59 000 r/min 
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Fig. 8  Orbits and Poincare maps at 59 000 r/min 
摩非线性动力学特性的影响。位移轨迹和转角轨迹

都在 z 方向变得比较复杂，相应的 Poincare 图也出

现了轻微的混沌。这表明在高转速情况下，系统轴

向碰摩响应的轴心轨迹可以反映具有弱非线性的

涡轮叶尖间隙流体激励力对轴向碰摩非线性动力

学特性的影响。 

4  结论 

综合以上分析可以得出以下几点结论： 
（1）分叉图分析表明，轴向碰摩的非线性特

性比较稳定，没有明显受到具有弱非线性的涡轮叶

尖间隙流体激励力的干扰，各个自由度的响应仍然

是在发散前没有明显分叉。 

（2）波形和频谱分析表明，在非线性涡轮叶

尖间隙流体激励力的影响下，低转速时的轴向碰摩

响应中会出现更高阶的偶数倍频的超谐波成分，且

主要表现在轴向振动中。在高转速情况下，轴向碰

摩响应的波形和频谱不能明显反映具有弱非线性

的涡轮叶尖间隙流体激励力对轴向碰摩非线性动

力学特性的影响。 
（3）轴心轨迹和 Poincare 图分析表明，在高

转速情况下，系统轴向碰摩响应的轴心轨迹和

Poincare 图可以反映具有弱非线性的涡轮叶尖间隙

流体激励力对轴向碰摩非线性动力学特性的影响。

在非线性涡轮叶尖间隙流体激励力的影响下，高转

速时的轴向碰摩响应出现了轻微混沌。 
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