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基于刚体模态的弹性支承转子动平衡研究∗
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(北京化工大学 化工安全教育部工程研究中心ꎬ北京 １０００２９)

摘要:针对弹性支承形式下转子动平衡时出现刚体模态振型的问题ꎬ对双平面影响系数法与模态 Ｎ ＋ ２ 平面向前正交法的动平衡机

理进行了研究ꎬ对低速平衡后转子一阶与二阶临界转速时的振动影响规律进行了归纳ꎬ提出了弹支刚性转子模态动平衡操作方法ꎮ
利用 ＤｙＲｏＢｅＳ 软件建立了弹支—多盘转子系统模型ꎬ进行了转子动力学振型仿真计算ꎬ同时搭建了鼠笼式弹性支承结构下多盘转

子实验台ꎬ进行了两种动平衡方法的临界处振动控制效果实验ꎮ 研究结果表明:对高阶振型仍表现为刚体模态的弹性支承转子系

统进行动平衡ꎬ影响系数法低速动平衡后可以同时降低一阶与二阶临界转速处振动幅值ꎻ模态向前正交平衡法在一阶临界处动平

衡后ꎬ可有效降低一阶临界转速时的振动ꎬ同时不影响二阶临界转速处的振动幅值ꎮ
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０　 引　 言

目前ꎬ旋转机械向着高转速的方向发展ꎬ使得转子

工作转速均需要越过一阶、二阶甚至三阶临界转速ꎮ

一些旋转设备会因为存在多个工况ꎬ设置两个或多个

工作转速ꎮ 为改变转子结构的各阶临界转速ꎬ通常通

过降低系统支承刚度ꎬ以更好地排布临界转速与工作

转速的出现次序ꎮ



转子动平衡方法有:影响系数法与模态平衡

法[１]ꎮ 影响系数法的目标是将平衡转速处的不平衡

振动降低为零ꎻ而模态平衡法在降低模态不平衡量的

同时ꎬ解决转子初始挠曲变形问题[２]ꎮ 王美令等[３] 建

立了弹支—刚性转子动力学方程ꎬ分析了系统不平衡

瞬态响应ꎮ ＺＨＯＵ 等[４]分析了恒加速旋转的转子不平

衡振动响应ꎮ 朱继梅等[５￣６] 利用转子一次升速振动响

应数据ꎬ通过阻尼最小二乘法等参数处理方法识别出

了模态不平衡量ꎬ实验解释了方法的原理性ꎮ 章云

等[７]利用傅里叶变换处理了低转速时的振动信号ꎬ通
过有限元计算ꎬ分解出了各阶模态不平衡量参数ꎬ达到

了实际动平衡的目的ꎮ 贾胜锡等[８] 对开发的无试重

模态动平衡软件进行了转速与相位误差分析ꎬ验证了

软件的可操作性与高效性ꎮ 刘钢旗等[９] 利用虚拟模

态动平衡方法ꎬ降低了工作转速介于二阶与三阶临界

转速之间的转子不平衡振动ꎮ 陈曦等[１０] 进行了 ４ 种

支承形式下的转子系统一阶模态动平衡操作ꎬ分析了

振型参数的提取精度对动平衡效果的影响ꎮ 王四季

等[１１]对真实发动机利用模态向前正交法加试重与全

正交法加配重ꎬ有效减少了加试重次数ꎬ同时降低了一

阶、二阶临界转速时的振幅ꎮ 廖明夫等[１２] 介绍了高阶

模态动平衡方法ꎮ
针对高阶临界时仍表现为刚体模态的弹性支承—

刚性转子结构ꎬ本文将利用两端弹性支承—多级轮盘

转子实验台ꎬ分析低速动平衡后转子一阶与二阶临界

转速处的振动变化ꎮ

１　 弹支—转子实验台及模型计算

本文建立的弹性支承—转子结构简化模型如图 １
所示ꎮ

图 １　 弹性支承—转子结构简化模型

图 １ 中:左支承与右支承均为弹性支承ꎬＫＬ 与 ＫＲ

为左、右支承处的支承刚度ꎻ转轴上装有十级轮盘ꎬ其
中前九级轮盘集中左侧装配ꎬ第 １０ 级轮盘靠近右支承

处安装ꎮ
根据简化模型ꎬ搭建了系统结构实验台ꎮ
弹性支承—转子结构实验台如图 ２ 所示ꎮ
图 ２ 中:转子为空心轴ꎬ外径为 ４０ ｍｍꎬ内径为

图 ２　 弹性支承—转子结构实验台

３０ ｍｍꎬ转子上装配有十级轮盘ꎬ鼠笼式弹性支承轴承

安装端吸附有振动传感器ꎬ用于提取振动信号ꎮ
同时ꎬ笔者利用 ＤｙＲｏＢｅＳ 软件建立有限元结构模

型ꎮ 弹性支承—转子结构有限元模型如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 弹性支承—转子结构有限元模型

实验用弹支刚度为 １. ５Ｅ ＋ ５ Ｎ / ｍꎬ将其设置为模

型中左、右支承刚度ꎬ通过计算得到转子系统前两阶临

界转速为分别为:９５９ ｒ / ｍｉｎ、１ ９２８ ｒ / ｍｉｎꎮ
弹性支承—转子结构前两阶振型图如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 弹性支承—转子结构前两阶振型图

从图 ４ 中可以看出:转子的第一阶振型表现为与

转轴中心线无交点的平动模态ꎬ第二阶振型表现为与

转轴中心线有一个交点的俯仰模态ꎮ
其中ꎬ实验实测与模型计算出盘 １、盘 ５、盘 ９ 在一

阶与二阶临界转速时的振型值ꎬ以及测量出在转子结

构中的相对距离参数ꎮ
转子结构振型值与相对距离值如表 １ 所示ꎮ
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表 １　 转子结构振型值与相对距离值

振型及相对距离 盘 １ 盘 ５ 盘 ９

一阶
计算值 ０. ９７ １ ０. ９６
实测值 ０. ９８ １ ０. ９５

二阶
计算值 － ０. ３９ － ０. １０４ ０. １４
实测值 － ０. ４１ － ０. １１１ ０. １５

相对距离 ０. ０５ ０. ２６ ０. ４４

　 　 从表 １ 中可看出:模型模拟出轴上 ３ 处轮盘的一

阶与二阶振型值与实测值存在很小偏差ꎬ后续利用实

测值进行动平衡实验ꎮ 先对转子结构进行预先平衡ꎬ
消除初始不平衡量对后续实验的影响ꎬ将残余不平衡

量降至最低ꎮ 同时ꎬ在盘 ３ 上半径 ６０ ｍｍ 的 ０°处施加

５. ４ ｇꎬ盘 ７ 上半径 ６０ ｍｍ 的 １８０°处施加 ５. ４ ｇ 人为不

平衡量ꎬ作为系统初始不平衡量ꎬ控制该相同初始条件

不变ꎬ以鼠笼式弹性支承轴承端作为测振点ꎬ进行下述

两种动平衡实验ꎮ

２　 平衡机理分析

２. １　 双平面影响系数法

双平面影响系数方法的目标是将平衡转速处由不

平衡力引起的振动值降为 ０ꎻ对于工作转速位于临界

以下的刚性转子ꎬ在刚体模态内任取一个平衡转速ꎬ即
可降低转子不平衡振动ꎻ对于工作转速位于临界以上

的转子系统ꎬ将平衡转速定为临界转速的 ２０％ 以内ꎬ
且相位保持稳定的转速下进行动平衡ꎬ能有效地降低

过临界时的剧烈振动问题ꎮ

２. ２　 模态 Ｎ ＋２ 平面向前正交法

模态 Ｎ ＋ ２ 平面向前正交法为:使用 ３ 个平面减

小了一阶不平衡量后ꎬ该配重量会与二阶不平衡叠加ꎬ
对二阶临界转速处不平衡振动产生影响ꎻ进而多选择

一个校正面ꎬ即选择 ４ 个校正面用于平衡二阶不平衡

量ꎻ此时ꎬ再次配重对一阶不平衡量不产生影响ꎬ同时

降低了二阶不平衡量ꎮ 但施加的两次配重会与三阶不

平衡量叠加ꎬ对三阶临界转速处的不平衡振动产生影

响ꎮ 为减小 Ｎ 阶不平衡量ꎬ选择 Ｎ ＋２ 个平面作为校正

面ꎬ降低 Ｎ 阶不平衡量ꎬ同时不影响前 Ｎ 阶平衡状态ꎬ
但会对 Ｎ ＋１ 阶及以上阶次的模态不平衡量产生影响ꎮ

３　 动平衡过程与实验效果

３. １　 双平面影响系数法动平衡

平衡转速选为 ８００ ｒ / ｍｉｎꎬ本研究选择第 １ 级与第

９ 级轮盘平面作为左、右校正配重面ꎬ左、右鼠笼支承

轴承端作为测振点ꎬ提取振动信号ꎬ进行动平衡操作ꎮ
根据实验所得ꎬ在第 １ 级轮盘的 ６０ ｍｍ 配重半径处施

加配重为:２. ５６ ｇ / １８０°ꎻ在第 ９ 级轮盘的 ６０ ｍｍ 配重

半径处施加配重为:２. ７３ ｇ / ０°ꎮ
本研究将配重值加入实验台转子结构中ꎬ得到动

平衡前后转子系统振动对比图ꎬ即动平衡实验前后转

子升速曲线ꎬ如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 动平衡实验前后转子升速曲线

从图 ５ 中可以看出:对弹性支承—转子系统进行

低速动平衡之后ꎬ一阶临界转速时的振动幅值从

３２ ｍｍ / ｓ降低到 ９. ５ ｍｍ / ｓꎬ降低了 ７０％ ꎻ同时ꎬ二阶临

界转速时的振动幅值从 ５６ ｍｍ / ｓ 降低到 １９ ｍｍ / ｓꎬ降
低了 ６６％ ꎻ证明通过低速动平衡可以大幅度降低过第

一阶临界转速时的振动峰值ꎬ同时也降低了过第二阶

临界转速时的振动峰值ꎮ
转子结构两端加入弹性支承后ꎬ虽然通过系统第

二阶临界转速ꎬ但转子始终保持着刚体模态ꎬ故而结合

双平面影响系数法特点对弹性支承—转子系统进行低

速动平衡ꎬ可以同时降低转子一阶与二阶临界转速处

的振动幅值ꎮ

３. ２　 模态 Ｎ ＋２ 平面向前正交法动平衡

利用表 １ 中参数ꎬ计算一阶试、配重比例组方程可

得出:
０. ９８ｔ１１ ＋ ｔ５１ ＋ ０. ９５ｔ９１ ＝ － １

ｔ１１ ＋ ｔ５１ ＋ ｔ９１ ＝ ０
０. ０５ｔ１１ ＋ ０. ２６ｔ５１ ＋ ０. ４４ｔ９１ ＝ ０

ì

î

í

ïï

ïï
(１)

ｔ１１ ＝ １２. ８
ｔ５１ ＝ － ２７. ７
ｔ９１ ＝ １４. ９

ì

î

í

ïï

ïï
(２)

式中:ｔｉｊ— 为了平衡第 ｊ 阶临界不平衡量需在第 ｉ 级轮

盘上施加的试重、配重比例大小ꎮ
进而计算所需配重组ꎬ即:

Ｐ
→

＝
Ａ０１
→

Ａ１１
→ － Ａ０１

→ ｑｔ１
→ｔ１ (３)

式中:Ｐ
→
— 需要施加的配重组ꎻＡ０１

→— 一阶临界转速处

初始振动矢量ꎻＡ１１
→— 加入试重后一阶临界转速处振动

矢量ꎻｑｔ１
→—试重组基准ꎻｔ１—一阶临界转速处施加的试

重、配重比例大小ꎮ
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确定试重组基准ｑｔ１
→

为:６０ ｍｍ 配重半径的 ０° 处施

加 ５. ４ ｇꎬ按照式(２) 中计算的相对比例ꎬ将基准分担

到 ３ 个轮盘上ꎬ即同时在盘 １ 施加 ２. ５ ｇ / ０°ꎬ盘 ５ 施加

５. ４ ｇ / １８０°ꎬ盘 ９ 施加 ２. ９ ｇ / ０°ꎬ得到配重组计算公式:
ｑ１
→

ｑ２
→

ｑ３
→

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
＝ － ６. ２６∠３６０°

５４∠１８０° － ６. ２６∠３６０° × ５. ４∠０° ×
０. ４６
－ １
０. ５４

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

(４)
由式(４)可计算出配重组ꎬ即同时在盘 １ 施加

０. ２５ ｇ / ０°ꎬ盘 ５ 施加 ０. ５４ ｇ / １８０°ꎬ盘 ９ 施加 ０. ２９ ｇ / ０°ꎮ
在 ３ 个盘加入配重组后ꎬ动平衡前后振动值的对

比如表 ２ 所示ꎮ
表 ２　 动平衡前后振动值对比

振动值
左支承 /

(ｍｍ􀅰° － １)
右支承 /

(ｍｍ􀅰° － １)

动平衡前
一阶临界转速 ６. ２６Ｅ － ２ / ３６０ ２. ２Ｅ － ２ / ３６０
二阶临界转速 ９. １３Ｅ ＋ １ / １８０ １. ７２Ｅ ＋ ２ / ０°

动平衡后
一阶临界转速 ２. １６Ｅ － ３ / ３６０ ８. ６Ｅ － ３ / １８０
二阶临界转速 ９. １Ｅ ＋ １ / １８０ １. ７２Ｅ ＋ ２ / ０

　 　 从表 ２ 中可看出:通过一阶 Ｎ ＋ ２ 平面向前正交

法动平衡ꎬ一阶临界转速处的振动幅值明显降低ꎬ二阶

临界转速处的振动幅值保持不变ꎻ
同时说明ꎬ弹性支承—刚性转子系统一阶与二阶振

型均表现为未出现弯曲变形的刚体模态ꎬ利用影响系数

法低速动平衡ꎬ可以降低一阶与二阶临界转速处的不平

衡振动ꎮ 而模态动平衡关键是利用振型矩阵求取试、配
重比例参数ꎬ进而得到平衡该振型模态不平衡量的配重

组ꎻ虽然向前正交法中较低阶次平衡配重会增加较高阶

次的模态不平衡量ꎬ但是 Ｎ ＋ ２ 平面法平衡某一阶振型

的同时还进行了刚体动平衡ꎮ 弹支—刚性转子系统在

一阶与二阶临界处为刚体模态ꎬ在弹支二阶临界转速

处ꎬ二阶模态不平衡量仍然存在ꎬ同时却平衡了刚体支

反力的作用ꎬ综合表现为二阶临界振幅未出现变化ꎮ
因此ꎬ弹性支承—刚性转子在一阶临界转速处进

行 Ｎ ＋ ２ 平面向前正交模态动平衡ꎬ有效降低了一阶

临界转速处的振动ꎬ且不影响二阶临界转速处的振动

幅值ꎻ同时ꎬ该转子结构存在弹性支承ꎬ因而一阶与二

阶振型保持刚体模态ꎮ

４　 结束语

针对弹性支承—刚性转子结构ꎬ本文搭建了两端

鼠笼式弹性支承多级轮盘转子实验台ꎬ分析了影响系

数法与模态平衡法的平衡机理ꎬ进行了双平面影响系

数法与模态 Ｎ ＋ ２ 平面向前正交法动平衡实验ꎬ得出

以下结论:
(１)搭建的弹性支承—刚性转子结构一阶振型与

二阶振型均表现为刚体模态ꎻ
(２)双平面影响系数法低速动平衡ꎬ可以同时降

低一阶与二阶临界转速处的振动幅值ꎻ
(３)模态 Ｎ ＋ ２ 平面向前正交法在一阶临界转速

下动平衡ꎬ可有效降低一阶临界转速振动幅值ꎬ同时不

影响二阶临界转速处的振动幅值ꎮ
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