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行星齿轮连接的对转双转子振动响应分析
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摘　 要:针对行星齿轮连接的新型双转子结构动力学特性问题ꎬ基于 ＭＡＳＴＡ 内置算法ꎬ得到行星齿轮传递误差、时
变啮合刚度ꎬ建立考虑行星齿轮实际啮合过程的内、外转子耦合动力学模型ꎬ对该模型的固有特性和不平衡响应等

开展了计算分析ꎮ 计算得到支承轴承处内、外转子分别单独激励时的升转速扫频曲线以及工作状态下振动响应频

谱图ꎮ 仿真结果发现:双转子系统前两阶固有频率相对于主激励的单转子固有频率分别提高 １０. ２％ 和 １７. ５％ ꎬ振
型包括内转子主激励、外转子主激励以及内外转子耦合振型ꎻ与相同体积、相同功率输出的单转子结构相比ꎬ双转

子结构振动幅值在 Ｘ、Ｙ 方向分别降低为 ２４. ４％ 、３９. ７％ ꎬ双转子系统较传统单转子结构具有更好的动力学性能ꎮ
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引　 言

在现代船舶应用中ꎬ汽轮机需同时满足高功率

输出和轻量化、紧凑化等设计要求ꎬ以适应更为复杂

和多变的运行环境[１]ꎮ 对转燃气轮机技术为这一

目标提供了新思路ꎬ其两根反向旋转的转子结构ꎬ可
优化气流路径ꎬ减小气动损失ꎬ在整体尺寸重量减小

前提下ꎬ有效提高发动机功率密度和效率ꎬ降低陀螺

效应[２]ꎮ
对转双转子结构的核心优势在于通过内、外转

子协同做功实现同轴输出ꎬ在保持机组体积不变的

情况下ꎬ既能提高功率密度ꎬ又能降低输出转速从而

减小振动ꎬ同时较小的传动比又可简化输出端减速

器结构ꎮ 与燃气轮机双输入、双输出结构不同ꎬ汽轮

机采用双输入、单输出结构ꎬ因而需通过行星齿轮连

接实现内、外转子对转和功率传递ꎮ
在双转子系统的动力学研究中ꎬ中介轴承连接

方式受到了学者们的广泛关注ꎮ 马平平[３] 建立了

柔性低压涡轮转轴双转子系统解析动力学模型ꎬ通
过线性弹簧刚度来模拟内、外转子的耦合特性ꎮ 李

杰等人[４]通过 Ｌａｇｒａｎｇｅ 方程建立了双转子 — 滚动

轴承支承耦合模型ꎬ并通过实验验证了模型的有效

性ꎮ 向玲等人[５]考虑了中介轴承的非线性因素ꎬ建
立了双转子系统的非线性模型ꎬ分析了在该模型下

的不平衡响应特性ꎮ 李胜远等人[６] 通过刚度系数

模拟中介轴承连接ꎬ研究了支承刚度各向异性对双

转子系统低阶临界转速以及进动轨迹的影响ꎮ
齿轮耦合双转子系统的动力学特性研究需重点

考虑啮合过程的建模ꎮ 现有研究多借鉴齿轮箱分析

方法ꎬ如周博虎[７]采用集中质量法建立了行星齿轮

－转子耦合模型ꎮ 莫文超[８] 研究了汽轮机通过联

轴器与行星齿轮减速器输入轴耦合情况下的动力学

特性ꎮ 王志强等人[９] 研究了汽轮机转子 － 行星齿

轮耦合模型的动力学特性ꎬ在建模中考虑了行星齿

轮啮合刚度的时变性ꎮ 双转子系统与齿轮箱轴系特

性有所不同ꎬ其承受的负载更大ꎬ需要更多行星齿轮

在内外转子之间传递功率ꎮ

　 　 目前ꎬ采用行星齿轮耦合汽轮机内、外转子的双

转子结构较为少见ꎬ对其建模方式及动力学研究也

相对有限ꎮ 已有研究多集中于通过中介轴承实现双

转子连接ꎮ 为此ꎬ本研究从工程实际出发ꎬ建立一种

以行星齿轮为连接条件的新型汽轮机双转子系统ꎬ
通过齿圈和太阳轮将内、外转子连接起来ꎬ以满足对

转工况下的功率传递需求ꎮ 在合理简化转子结构的

基础上ꎬ基于 ＭＡＳＴＡ 软件的齿轮动力学、转子动力

学分析模块ꎬ计算双转子系统行星齿轮啮合处的时

变啮合刚度ꎬ进而对该双转子系统开展模态分析、临
界转速分析和内外转子不平衡激励下振动响应分

析ꎬ得到含有行星齿轮连接条件下双转子系统的振

动特性ꎮ 并与传统单转子对比ꎬ定量地分析双转子

结构在动力学方面的优势ꎮ 该工作可为双转子结构

的机组振动分析提供理论基础并对复杂双转子结构

振动抑制具有实际工程意义ꎮ

１　 双转子系统连接刚度计算及仿真建模

建立含齿轮连接条件的双转子系统模型ꎬ其核

心在于准确构建内、外转子之间的耦合关系ꎮ 因此ꎬ
本节基于某双转子系统基本参数ꎬ首先分析了行星

齿轮的动力学特性ꎬ继而将其作为连接条件引入ꎬ最
终构建了完整的双转子系统动力学模型ꎮ
１. １　 双转子系统基本结构参数

本文研究的双转子系统区别于中介轴承连接的

传统双转子的主要特点在于其内、外转子之间采用行

星齿轮的连接方式ꎮ 行星齿轮的齿圈固定在内转子

上ꎬ太阳轮固定在外转子上ꎬ行星轮仅自转ꎬ结构示意

图如图 １ 所示ꎮ 内、外转子主要参数如表 １ 所示ꎮ

图 １　 双转子系统结构示意图

Ｆｉｇ. １ Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｄｕａｌ￣ｒｏｔｏｒ
ｓｙｓｔｅｍ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ
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表 １　 内、外转子关键参数(ｍｍ)

Ｔａｂ. １ Ｍａｉｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ａｎｄ ｏｕｔｅｒ ｒｏｔｏｒｓ(ｍｍ)

参　 数 内转子 外转子

转子总长 ２ ８２０ １ ８３０

最大半径 ４００ ５２４

前轴承轴颈直径 １３０ ２００

后轴承轴颈直径 １３０ ２００

轴承支承跨距 ２ １２４ １ ３６２

该对转双转子汽轮机工作时ꎬ蒸汽在转子内膨

胀做功ꎬ功率通过行星齿轮汇合到内转子ꎬ并通过内

转子输出功率ꎮ 内、外转子输入功率分别为 １ ３８０
和 ２ １９０ ｋＷꎬ通过行星齿轮传递汇合ꎬ由内转子实

现总功率输出ꎬ约为 ３ ５７０ ｋＷꎮ
１. ２　 行星齿轮时变啮合刚度计算理论

对于行星齿轮系统而言ꎬ太阳轮和行星轮存在

外啮合的刚度变化ꎬ行星轮与齿圈存在内啮合刚度

变化[１０]ꎮ 由于啮合齿对数的变化和齿面接触变形ꎬ
啮合刚度呈现时间周期性变化ꎮ 势能法是计算行星

齿轮时变啮合刚度主流模型之一ꎮ 参考文献[１１]
中的方法推导时变啮合刚度计算公式如式(１) ~ 式

(５)所示ꎮ
在势能法中内、外啮合轮齿均可简化为变截面

悬臂梁[１２]ꎬ并沿着啮合线方向施加啮合力ꎮ 赫兹接

触刚度 ｋｈ 的计算公式为:

ｋｈ ＝ πＥＬ
４(１ － ν２)

(１)

式中:Ｅ—轮齿材料弹性模量ꎬＮ / ｍꎻＬ—有效齿宽ꎬ
ｍꎻν—轮齿材料的泊松比ꎮ

对于啮合轮齿弯曲刚度 ｋｂ、剪切刚度 ｋｓ、轴向

压缩刚度 ｋａ 计算公式如下:

　 　 １
ｋｂ

＝ ∫α２
－α１

３ {１ ＋ ｃｏｓα１[(α２ －α)ｓｉｎα － ｃｏｓα]}２ × (α２ －α)ｃｏｓα
２ＥＬ [ｓｉｎα ＋ (α２ －α)ｃｏｓα]３ ｄα

(２)

１
ｋｓ

＝ ∫α２
－α１

１. ２(１ ＋ ν)(α２ － α)ｃｏｓα ｃｏｓ２α１

ＥＬ[ｓｉｎα ＋ (α２ － α)ｃｏｓα] ｄα

(３)

１
ｋａ

＝ ∫α２
－α１

(α２ － α)ｃｏｓα ｓｉｎ２α１

２ＥＬ[ｓｉｎα ＋ (α２ － α)ｃｏｓα]ｄα (４)

式中:α２—齿轮基圆半齿角ꎻα１—分力 Ｆｂ 与合力 Ｆ

作用线之间的夹角ꎬ反映齿轮啮合时接触位置的

变化ꎮ
单齿对综合啮合刚度 ｋ ｒꎬｓ为:

ｋｒꎬｓ(θ) ＝ １
１
ｋｈ

＋ １
ｋｂ１

＋ １
ｋｓ１

＋ １
ｋａ１

＋ １
ｋｂ２

＋ １
ｋｓ２

＋ １
ｋａ２

(５)
式中:θ—轮齿转过的角度ꎻ下标 １、２ 代表不同齿ꎮ

１. ３　 啮合特性验证与模型准确性分析

为了在有限空间内合理分配功率载荷ꎬ本文的

双转子系统设计了 １２ 个行星轮用以连接齿圈与太

阳轮ꎬ并通过合理设计各个轮齿齿数实现内、外转子

以恒定转速比实现对向旋转ꎮ 耦合内、外转子之间

的行星齿轮基本设计参数如表 ２ 所示ꎮ

表 ２　 行星齿轮基本参数

Ｔａｂ. ２ Ｂａｓｉｃ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ

参　 数 数值

法向模数 / ｍｍ ２. ５

太阳轮齿数 １４４

行星轮齿数 ２４

齿圈齿数 １９２

压力角 / ( °) ２０

通过 ＭＡＳＴＡ 齿轮动力学模块对行星齿轮传递

误差和时变啮合刚度开展计算ꎮ 由于行星轮的对称

性ꎬ１２ 个均布行星轮处传递误差与时变啮合刚度规

律相似ꎮ 仅给出 ０°位置行星轮ꎬ传递误差和啮合刚

度随太阳轮、齿圈滚动距离的变化情况ꎬ如图 ２、３
所示ꎮ

图 ２　 ０°行星轮位置处外啮合传递误差与时变啮合刚度曲线

Ｆｉｇ. ２ Ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｍｅｓｈｉｎｇ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ａｎｄ ｔｉｍｅ￣
ｖａｒｙｉｎｇ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｔ ０° ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｐｏｓｉｔｉｏｎ
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图 ３　 ０°行星轮位置处内啮合传递误差与时变

啮合刚度曲线

Ｆｉｇ. ３ Ｃｕｒｖｅ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｍｅｓｈｉｎｇ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｅｒｒｏｒ ａｎｄ ｔｉｍｅ￣

ｖａｒｙｉｎｇ ｍｅｓｈｉｎｇ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ａｔ ０° ｐｌａｎｅｔａｒｙ ｇｅａｒ ｐｏｓｉｔｉｏｎ

从图 ２ 和图 ３ 中可以看出外啮合处时变啮合刚

度的峰 －峰值为 ５. ８５ × １０８ Ｎ / ｍꎬ内啮合时变啮合

刚度峰 －峰值为 ６. ２１ × １０８ Ｎ / ｍꎮ 无论是内啮合还

是外啮合ꎬ时变啮合刚度与传递误差呈现反向波动

趋势ꎬ验证了行星齿轮连接模型的准确性ꎮ
１. ４　 双转子系统动力学模型的建立

在得到内、外转子之间连接刚度的基础上ꎬ将齿

轮啮合处认为弹性连接ꎬ将齿轮的啮合刚度加入内

外转子连接节点处的刚度矩阵对应的自由度位置

上ꎬ可构建双转子系统转子动力学方程ꎮ
Ｍｕ̈ ＋ (Ｃ ＋ ΩＨ)ｕ􀅰 ＋ [Ｋ ＋ Ｋｂ ＋ ＫＴＶＭＳ( ｔ)]ｕ ＝ Ｆｕ

(６)
式中:Ｍ—双转子及齿轮质量矩阵ꎻＣ—阻尼矩阵ꎻ
Ｈ—陀螺矩阵ꎻΩ—转子转速ꎻＫ—刚度矩阵ꎻＫｂ—轴

承支承矩阵ꎻＫＴＶＭＳ ( ｔ)—轮齿啮合的时变啮合刚度

矩阵ꎻＦｕ为不平衡激励ꎻｕ—广义坐标向量ꎮ
质量矩阵由表 １ 中给出的双转子基本物理参数

可计算得到ꎮ 刚度矩阵 Ｋ 主要与材料的弹性模量

有关ꎮ 内、外转子均采用圆瓦滑动轴承支承ꎬ轴承支

承处的特性主要影响阻尼矩阵和轴承支承矩阵ꎬ其
具体数值通过 ＡＲＭＤ 计算得到ꎬ内、外转子工作转

速下轴承支承刚度系数如表 ３ 所示ꎬ阻尼系数如表

４ 所示ꎮ 表中 Ｋｘｘ、Ｋｙｙ代表径向主刚度ꎬＫｘｙ、Ｋｙｘ代表

径向交叉刚度ꎬＣｘｘ、Ｃｙｙ代表径向主阻尼ꎬＣｘｙ、Ｃｙｘ代表

径向交叉阻尼ꎮ 在 ＭＡＳＴＡ 转子动力学分析模块ꎬ
建立的双转子系统仿真模型如图 ４ 所示ꎮ

表 ３　 轴承支承刚度系数(Ｎ / ｍ)

Ｔａｂ. ３ Ｂｅａｒｉｎｇ ｓｕｐｐｏｒｔ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ(Ｎ / ｍ)

轴承位置 Ｋｘｘ / １０７ Ｋｙｙ / １０８ Ｋｘｙ / １０７ Ｋｙｘ / １０８

外转子后轴承 ５. ７５ １. ０４ １. ７８ － １. ２１

内转子后轴承 ９. ８２ １. １０ ７. ０５ － ２. ４７

外转子前轴承 ５. ７５ １. ０４ １. ７８ － １. ２１

内转子前轴承 ９. ８１ １. ４３ ４. ９６ － ２. ２１

表 ４　 轴承支承阻尼系数(Ｎ􀅰ｓ / ｍ)

Ｔａｂ. ４ Ｂｅａｒｉｎｇ ｓｕｐｐｏｒｔ ｄａｍｐｉｎｇ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ(Ｎ􀅰ｓ / ｍ)

轴承位置 Ｃｘｘ / １０５ Ｃｙｙ / １０６ Ｃｘｙ / １０５ Ｃｙｘ / １０６

外转子后轴承 ３. ２９ １. ０５ － ３. ０１ － ２. ９９

内转子后轴承 １. ０６ ３. ２２ － ７. ５３ － ７. ５３

外转子前轴承 ３. ２９ １. ０５ － ３. ０１ － ２. ９９

内转子前轴承 ８. ８７ ２. ８２ － ７. ３１ － ７. ３２

图 ４　 双转子系统动力学仿真模型

Ｆｉｇ. ４ Ｄｙｎａｍｉｃ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｕａｌ￣ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ

２　 对转双转子模态耦合特性分析

为研究双转子系统耦合情况下的模态特性ꎬ在
只考虑轴承支承刚度的情况下对内、外转子分别开

展了模态分析ꎬ以辨识系统各阶固有频率的主导激

励源ꎬ并从固有频率和振型上分析了耦合后双转子

的模态特性ꎮ
２. １　 内转子模态分析

在不考虑内、外转子通过行星齿轮齿轮耦合时ꎬ
对内转子进行模态分析得到其前 ３ 阶固有频率分

别为 ３０. ５８ꎬ１２０. ２５ 和 １９２. ０４１ Ｈｚꎬ其振型如图 ５ 所

示ꎮ 从图中看出ꎬ内转子前两阶为整体弯曲振型ꎬ
第 ３ 阶为圆盘前部轴段的局部弯曲振型ꎮ 内转子

与传统转子结构相似ꎬ在低阶频率下以弯曲振型

为主ꎮ
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图 ５　 内转子前 ３ 阶模态分析

Ｆｉｇ. ５ Ａｎａｌｙｓｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｔｈｒｅｅ￣ｏｒｄｅｒ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｒｏｔｏｒ

２. ２　 外转子模态分析

在不考虑内、外转子通过行星齿轮齿轮耦合时ꎬ
对外转子进行模态分析得到其前 ３ 阶固有频率分别

为 ５４. ３１ꎬ９１. ３７ 和 ３４２. ２０ Ｈｚꎬ振型如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 外转子前 ３ 阶模态分析

Ｆｉｇ. ６ Ａｎａｌｙｓｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｔｈｒｅｅ￣ｏｒｄｅｒ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｒｏｔｏｒ

　 　 从图中可以看出ꎬ外转子第 １ 阶振型为平动振

型ꎬ第 ２ 阶为锥动振型ꎬ而第 ３ 阶为扭振振型ꎮ 这是

因为外转子为大直径空心结构且长度较短ꎬ在低阶

模态下以锥动振型为主ꎮ
２. ３　 双转子系统模态分析

在行星齿轮连接条件下的双转子系统是一个复

杂的耦合系统ꎬ内、外转子的固有属性通过行星齿轮

耦合到一起ꎮ 由模态分析得到前 ３ 阶固有频率分别

为 ３３. ７０ꎬ６２. ７８ 和 １０９. ５４ Ｈｚ 时振型应变能和运动

能图ꎬ如图 ７ ~ 图 ９ 所示ꎮ 由图 ７ ~ 图 ９ 可见ꎬ第 １
阶模态以内转子第 １ 阶弯曲模态为主ꎬ外转子做小

幅度锥动ꎻ第 ２ 阶模态以外转子的第 １ 阶平动为主ꎬ
内转子为小幅度弯曲ꎻ第 ３ 阶模态为内外转子耦合

模态ꎬ该阶模态同时耦合了内转子第 ２ 阶弯曲模态

和外转子的第 ２ 阶锥动模态ꎮ

图 ７　 各部件第 １ 阶模态应变能和运动能

Ｆｉｇ. ７ Ｆｉｒｓｔ￣ｏｒｄｅｒ ｍｏｄａｌ ｓｔｒａｉｎ ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ ｋｉｎｅｔｉｃ
ｅｎｅｒｇｙ ｏｆ ｅａｃｈ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ
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图 ８　 第 ２ 阶模态应变能和运动能

Ｆｉｇ. ８ Ｓｅｃｏｎｄ￣ｏｒｄｅｒ ｍｏｄａｌ ｓｔｒａｉｎ ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ ｋｉｎｅｔｉｃ ｅｎｅｒｇｙ

图 ９　 各部件第 ３ 阶模态应变能和运动能

Ｆｉｇ. ９ Ｔｈｉｒｄ￣ｏｒｄｅｒ ｍｏｄａｌ ｓｔｒａｉｎ ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ ｋｉｎｅｔｉｃ
ｅｎｅｒｇｙ ｏｆ ｅａｃｈ ｃｏｍｐｏｎｅｎｔ

模态计算结果分析表明ꎬ双转子系统的固有频

率相较于主激励的单转子系统呈现明显提升ꎬ其中

前两阶固有频率分别提升了 １０. ２％ 和 １７. ５％ ꎮ 这

是由于内、外转子之间存在动力学耦合效应ꎬ行星齿

轮系统的连接条件使得单根转子的等效刚度增强的

结果ꎮ
对双转子系统考虑陀螺力矩影响进行转子动力

学计算ꎬ可以得到以外转子转速为参考的坎贝尔图ꎬ
如图 １０ 所示ꎮ

图 １０　 双转子系统坎贝尔图

Ｆｉｇ. １０ Ｃａｍｐｂｅｌｌ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｄｕａｌ￣ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ

由于对转汽轮机内、外转子转速不同ꎬ系统每阶

将出现分别以内、外转子为主激励的两个临界转速

值ꎮ 以内转子为主激励的临界转速和以外转子为主

激励的临界转速ꎮ 在以内转子为主激励的临界转速

时ꎬ内转子做协调正进动、外转子做非协调反进动ꎻ
以外转子为主激励的临界转速时ꎬ内转子做非协调

反进动ꎬ外转子做协调正进动ꎮ 双转子系统的陀螺

力矩对 １ 阶固有频率影响较小ꎬ对 ２ 阶固有频率影

响较大ꎬ２ 阶固有频率随转速分离较大ꎮ 这与文献

[１３]给出的结论一致ꎮ

３　 对转双转子不平衡响应分析

不平衡是双转子系统振动的主要激励源ꎬ内、外
转子通过行星齿轮的耦合作用ꎬ其不平衡振动特性

会相互影响ꎮ 为研究内外转子不平衡激励的影响规

律ꎬ在同时考虑轴承支承刚度和阻尼情况下ꎬ在内、
外转子轮盘施加相等的不平衡量ꎬ采用谐响应分析

方法ꎬ重点研究工作状态下支承轴承的振动响应特

性ꎮ 不平衡量大小依据 ＩＳＯ 标准[１４]ꎬ按公式(７)计
算得到ꎮ

Ｕ ＝ ９ ５４９ × Ｇ × ｍ
ｎ (７)

式中:Ｇ—平衡品质ꎬ取 Ｇ１􀆰 ０ꎻｍ—转子的质量ꎻｎ—
转子工作转速ꎻＵ—施加的不平衡量ꎮ

以外转子为参考ꎬ转子质量取 １ １２６ ｋｇꎬ转速为

􀅰９７１􀅰
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２ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ 计算可得转子不平衡量为 ５. ３７６
ｋｇ􀅰ｍｍꎮ
３. １　 内转子不平衡激励下系统振动响应分析

双转子系统仅在内转子存在不平衡激励时ꎬ不
同转速激励下支承轴承处的振动响应情况如图 １１
所示ꎮ 由图 １１ 可知:(１) 振动响应在双转子系统第

一阶临界转速处达到峰值ꎬ且内转子的不平衡激励

也会通过行星齿轮系统传递到外转子上ꎬ使其产生

振动峰值ꎻ(２) 虽然是内转子不平衡激励ꎬ但在外转

子的后轴承处产生了 １１. ４５ μｍ 的较大的振动响应

值ꎬ内转子前、后轴承振动响应基本相当ꎬ外转子前轴

承振动响应最小值为 １. ２４ μｍꎮ 这是因为内转子的

后轴承在行星齿轮之后ꎬ振动经过行星齿轮后有所衰

减ꎬ且内转子以弯曲振型为主ꎬ在其前、后支承轴承处

产生的位移响应不大ꎬ而外转子以平动振型为主ꎬ且
以前轴承为中心ꎬ后轴承通过行星齿轮传递的振动相

对较大ꎮ

图 １１　 内转子不同转速激励下支承轴承处响应

Ｆｉｇ. １１ Ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｓｕｐｐｏｒｔｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｓｐｅｅｄ ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｉｎｎｅｒ ｒｏｔｏｒ

３. ２　 外转子不平衡激励下系统振动响应分析

双转子系统仅在外转子不平衡激励时ꎬ不同转

速激励时支承轴承处的振动响应情况如图 １２ 所示ꎮ
由图 １２ 可知ꎬ当给外转子施加不同频率的不平

衡激励时ꎬ在第 １ 阶临界转速位置ꎬ外转子后轴承振

动响应最大值为 ２. ９１ μｍꎬ内转子前、后轴承均受到外

转子激励的影响达到了振动峰值ꎮ 外转子前轴承在第

１ 阶临界转速处振动响应并不明显ꎬ主要是因为该

阶振型以内转子为主ꎬ外转子以前轴承为中心做

锥动ꎮ

图 １２　 外转子不同转速激励下支承轴承处响应

Ｆｉｇ. １２ Ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｓｕｐｐｏｒｔｉｎｇ ｂｅａｒｉｎｇｓ ｕｎｄｅｒ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ
ｓｐｅｅｄ ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｏｕｔｅｒ ｒｏｔｏｒ

综上ꎬ第 １ 阶固有频率虽以内转子为主激励ꎬ但
外转子不平衡激励也能够在该阶模态处激起支承轴

承处的振动ꎬ但振动幅值相对较小ꎮ
３. ３　 内、外转子不平衡激励同时作用下系统振动频

谱分析

　 　 内、外转子的不平衡激励同时作用在双转子系统

时ꎬ通过谐响应法对其工作转速下振动进行时域叠加

并进行傅里叶变换可以得到双转子系统频谱图ꎮ 其

中ꎬ内转子工作转速为 １ ５００ ｒ / ｍｉｎꎬ外转子工作转

速为 ２ ０００ ｒ / ｍｉｎꎮ 图 １３、图 １４ 为工作转速下双转

子系统 Ｘ 和 Ｙ 方向振动频谱图ꎮ

图 １３　 工作转速下双转子系统 Ｘ 方向振动频谱图

Ｆｉｇ. １３ Ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ Ｘ￣ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ
ｏｆ ｄｕａｌ￣ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ ａｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

从图 １３ 可以看出ꎬ外转子后轴承振动响应主要

来自外转子不平衡激励ꎬ其幅值为 １. ３１ μｍꎬ这是
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由于内转子转速低于外转子转速ꎬ内转子轴频振

动ꎬ幅值为 ０. ５１ μｍꎬ相对较小的原因ꎮ 外转子前

轴承振动响应仅出现外转子的特征频率ꎬ幅值为

１. ６３ μｍꎬ内转子不平衡激励对该位置基本没有影

响ꎮ 在相同不平衡量影响下ꎬ内转子前、后轴承 Ｘ
方向振动位移在外转子的轴频幅值为 ０. ８３ 和

０􀆰 ５３ μｍꎬ比内转子轴频幅值 ０. ２２ 和 ０. １１ μｍ 大ꎬ
符合不平衡激励随转速升高而增大的特征ꎮ

图 １４　 工作转速下双转子系统 Ｙ 方向振动频谱图

Ｆｉｇ. １４ Ｓｐｅｃｔｒｕｍ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ Ｙ￣ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｏｆ
ｄｕａｌ￣ｒｏｔｏｒ ｓｙｓｔｅｍ ａｔ ｗｏｒｋｉｎｇ ｓｐｅｅｄ

从图 １４ 可以看出ꎬ外转子后轴承处振动响应中

同时出现内、外转子轴频幅值为 ０ . ４７ 和 ２. ６９ μｍꎬ

外转子轴频响应约为内转子轴频的 ５. ７ 倍ꎻ而内转

子不平衡激励对外转子前轴承处基本没有影响ꎮ 内

转子前、后轴承处振动响应均出现峰值ꎬ振动在外转

子轴频较大ꎬ分别达到 ０. ５９ 和 ０. ６３ μｍꎮ 虽然外转

子不平衡激励较大ꎬ但其振动传递需要通过行星齿

轮以及整根内转子轴段ꎬ这导致在内转子前轴承处

的内、外转子轴频振动相当ꎮ

４　 单、双转子不平衡响应对比分析

在相同空间尺寸限制、相同功率输出情况下ꎬ采
用双转子汽轮机较传统单转子汽轮机可以有效降低

汽轮机转子工作转速ꎮ 转子的不平衡激励与转速平

方成正比ꎬ双转子汽轮机的转子应具有更好的振动

特性ꎮ 为此ꎬ对传统单转子结构施加相同不平衡量ꎬ
并对比两种汽轮机转子的不平衡响应ꎬ结果见表 ５
和表 ６ꎮ 其中双转子系统的内、外转子转速分别为

１ ５００ ｒ / ｍｉｎ(２５ Ｈｚ)、２ ０００ ｒ / ｍｉｎ(３３. ３ Ｈｚ)ꎬ传统单

转子转速为 ３ ９００ ｒ / ｍｉｎ(６５ Ｈｚ)ꎮ
从表中可见ꎬ双转子 ４ 个轴承处径向振动明显小

于单转子轴承径向振动ꎮ 在 Ｘ 方向ꎬ外转子前轴承在

外转子轴频处振动最大ꎬ幅值为 １. ６３ μｍ 单转子后轴

承振动小于前轴承ꎬ幅值为 ６. ６９ μｍꎮ 以此对比ꎬ双转

子振动是单转子振动幅值的 ２４. ４％ꎮ 在 Ｙ 方向ꎬ外转

子后轴承在外转子轴频处振动最大ꎬ幅值为 ２. ６９ μｍꎮ
单转子后轴承振动小于前轴承ꎬ幅值为 ６. ７８ μｍꎮ
以此对比ꎬ双转子振动是单转子振动幅值的 ３９. ７％ꎮ

表 ５　 单、双转子 Ｘ 方向不平衡响应对比

Ｔａｂ. ５ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｕｎｂａｌａｎｃｅｄ ｒｅｓｐｏｎｓｅｓ ｉｎ Ｘ￣ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｉｎｇｌｅ ａｎｄ ｄｏｕｂｌｅ ｒｏｔｏｒｓ

轴　 频　 　
双转子响应 / μｍ 单转子响应 / μｍ

内转子前轴承 内转子后轴承 外转子前轴承 外转子后轴承 前轴承 后轴承

内转子 ２５. ０ Ｈｚ ０. ２２ ０. １１ ０. ０４ ０. ５１ － －

外转子 ３３. ３ Ｈｚ ０. ８３ ０. ５３ １. ６３ １. ３１ － －

单转子 ６５ Ｈｚ － － － － ７. ５１ ６. ６９

注:表中“ － ”表示无数据ꎮ

表 ６　 单、双转子 Ｙ 方向不平衡响应对比

Ｔａｂ. ６ Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｕｎｂａｌａｎｃｅｄ ｒｅｓｐｏｎｓｅｓ ｉｎ Ｙ￣ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ ｓｉｎｇｌｅ ａｎｄ ｄｏｕｂｌｅ ｒｏｔｏｒｓ

轴　 频
双转子响应 / μｍ 单转子响应 / μｍ

内转子前轴承 内转子后轴承 外转子前轴承 外转子后轴承 前轴承 后轴承

内转子 ２５. ０ Ｈｚ ０. ３９ ０. ２２ ０. ０３ ０. ４７ － －

外转子 ３３. ３ Ｈｚ ０. ５９ ０. ６３ ２. ５０ ２. ６９ － －

单转子 ６５ Ｈｚ － － － － ８. ３０ ６. ７８

注:表中“ － ”表示无数据ꎮ

􀅰１８１􀅰



热 能 动 力 工 程 ２０２５ 年　

　 　 由此可知ꎬ双转子由于降低了工作转速ꎬ从而有

效降低了轴承处振动响应ꎮ

５　 结　 论

本研究提出了一种考虑行星齿轮实际啮合过程

的新型双转子系统建模方法ꎬ通过分析内、外转子不

平衡激励下的振动响应特性ꎬ为行星齿轮耦合双转子

系统的振动预测提供了理论依据ꎮ 主要结论如下:
(１) 模态分析结果表明ꎬ双转子系统动力学模

型呈现出多种模态特性ꎬ主要包括以内转子弯曲振

动为主模态、外转子锥动模态以及内、外转子耦合模

态ꎬ由于内、外转子之间存在动力学耦合效应使得转

子等效刚度增强ꎬ双转子系统前两阶固有频率分别

提升 １０. ２％和 １７. ５％ ꎮ
(２) 分析内、外转子不平衡激励的响应发现ꎬ内

转子的轴频激励主要影响外转子后轴承ꎬ而对前轴

承影响较小ꎬ这一现象与轴承位置及行星齿轮系统

的振动传递特性密切相关ꎮ 另外ꎬ由于外转子转速

相对较高ꎬ其轴频激励对内转子前、后轴承产生的 Ｘ
方向振动幅值明显大于内转子不平衡激励的影响ꎻ
在内转子前轴承的 Ｙ 方向振动响应中ꎬ内、外转子

轴频振动峰值差异相对较小ꎮ
(３) 在相同空间尺寸限制、相同功率输出情况

下ꎬ对双转子汽轮机和传统单转子汽轮机的转子不

平衡响应对比分析表明ꎬ由于双转子汽轮机转子转

速较低ꎬ其轴频动力学特性明显优于传统单转子汽

轮机ꎮ 计算中双转子振动最大位置比单转子振动最

小位置 Ｘ、Ｙ 方向分别降低为 ２４. ４％ 、３９. ７％ ꎮ
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