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考虑硬刚度特性的压缩机轴系弯扭耦合振动特性分析

张 皓 赵 翔 张冬梅 左 松

（中国人民解放军联勤保障部队工程大学，重庆 401331）

摘要：【目的】为探究联轴器变刚度特征对轴系振动行为的影响规律，以压缩机电动机转子-联轴器-曲轴-轴承系统

为对象进行研究。【方法】采用Lagrange法构建了轴系弯扭耦合动力学模型。通过数值仿真分析了联轴器变刚度特性、

转速以及轴承间隙对系统振动响应、相空间轨迹及非线性行为（如混沌、分叉）的影响。【结果】结果表明，联轴器变刚度

特性会导致相空间出现“锯齿形”波动，但对轴心轨迹变化规律影响较小。随着转速升高，变刚度特性诱发了混沌与分叉

等非线性行为，导致共振峰右移且不稳定区幅值增大，相空间波动随轴承间隙减小而减弱。研究结果可为轴系弯扭耦合

振动行为预测及运行转速选择提供指导。
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0　引言

往复式压缩机因其压缩比高、压力范围广以及效

率高等优点［1］，在化工加工中的加氢、重整、原料气环节

应用广泛［2］。其中，压缩机的核心动力部件电动机转

子-联轴器-曲轴由于结构异形等特点，会引起轴系弯曲

振动与扭转振动，产生耦合现象，加之联轴器刚度特性

常表现出非线性特征，导致轴系在面临复杂压缩工况

时无法准确预测其振动特性。若仍采用定刚度特性来

建立轴系弯扭耦合模型会产生较大的误差。因此开展

联轴器变刚度特性下轴系弯扭耦合振动行为研究对保

障往复式压缩机的稳定运行具有重要意义。

近年来，大量学者开展了轴系弯扭耦合振动特性

和联轴器变刚度对轴系振动行为影响的研究。谌璨［3］

考虑陀螺效应和剪切效应的影响，构建了转子-轴承-

联轴器-电动机的弯扭耦合动力学模型，探讨了不平衡

质量对耦合振动特性的影响规律。张金剑等［4］针对电

动机动、静转子偏心的影响，建立了电磁激励下电动

机组转子-轴承系统的弯扭耦合模型，并开展了偏心质

量和动静偏心距离对机组碰摩故障的影响。周生通

等［5］构建了组合载荷下转子-轴承系统的弯扭耦合模

型，开展了不同工况下转子扭转角度响应规律研究。

陆春荣等［6］兼顾齿轮和花键联轴器啮合力的影响，构

建了联轴器齿轮-转子-轴承的弯扭耦合振动模型，并

讨论了偏心距和不对中参数对轴系分岔图的影响规

律。任朝晖等［7］引入转矩时变性、齿轮偏心以及轴承

支撑非线性因素，构建了多自由度转子系统的弯扭耦

合动力学模型，探讨了转速、偏心距离以及轴承游隙

对系统振动特性的影响规律。杜文龙等［8］分析了不同

激励负载对电动机转子-轴承系统弯扭耦合振动的影

响，提出对电动机输出转矩的低频补偿策略以避免系

统产生较大的扭转角。SHI等［9］建立了考虑弧形涡动

的 水 轮 发 电 机 组（Hydro-Turbine Generator Unit, 

HTGU）的弯扭耦合模型，利用参数分岔图探讨了特定

参数对轴系振动稳定性的影响规律。由此可以看出，

目前在构建轴系弯扭耦合模型时主要考虑了轴承支

撑、外界激励以及不对中现象等因素，并未考虑联轴

器刚度的非线性特征。而大量学者的研究表明，该因

素会造成轴系振动过程中产生亚临界转速、混沌等现

象，赵静［10］开展了联轴器硬/软扭转刚度特性和齿轮激

励对轴系扭转角度的影响规律研究。甄满等［11］采用二

次函数，描述联轴器的扭转刚度特性，并指出随着扭转

刚度的提高，系统不平衡振动响应峰值明显增加。马

建敏等［12］采用三次函数表征联轴器的扭转刚度特性，

并发现冲击角加速度随着刚度的提高而减小。李凌轩

等［13］在此基础上分析了联轴器不对中量和转速对分频

振动现象的影响规律。YU等［14］考虑膜片联轴器径向

非线性刚度特性，建立了联轴器弯曲-角向-轴向的耦合

动力学模型，并指出刚度的非线性特征会使振动峰值

增大，从而出现跳跃、分岔等非线性现象。

已有的研究很少在轴系弯扭耦合模型中考虑联

轴器非线性刚度的影响，这导致数值模型所描述的振
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动行为与实际存在偏差。因此，本文在建立弯扭耦合

模型时，考虑了联轴器硬刚度特性、外界载荷时变性

以及轴承支撑的影响，探究联轴器刚度变化率对轴系

振动特性的影响规律。最后，在考虑硬刚度特性下，

开展转速和偏心距等参数对轴系分岔图的影响研究。

1　轴系弯-扭耦合动力学模型的建立

1. 1　轴系弯-扭集中质量模型的建立

往复式压缩机轴系由电动机转子、联轴器、曲轴 3

部分组成。因此，将 3个部件分别视为具有转动惯量

和质量的圆盘，不同圆盘之间通过刚度和阻尼单元进

行联接。文献［15-16］研究证实，对于结构对称的轴系

而言，其变惯量特性影响较小，而质量偏心是引起弯

扭耦合振动的关键因素；王永亮等［17-18］指出，当采用短

轴承油膜力模型时，可忽略交叉刚度的影响。基于上

述条件，为便于后续弯扭耦合动力学模型的建立，在

此做出如下假设：① 忽略滑动油膜支撑中的交叉刚度

影响；② 忽略轴系变惯量特性的影响。基于上述条

件，并引入笛卡儿坐标系 x-y-φ，可以将轴系转化为具

有9个自由度的集中质量模型，如图1所示。

1. 2　轴系集中质量模型参数的计算

1. 2. 1　弯曲/扭转刚度参数的计算

联轴器为外购件，其刚度参数可直接通过技术参

数表获取。轴系的弯曲/扭转刚度参数可通过生产厂家

或有限元计算方式获取，其中曲轴具有异形结构特点，

传统刚度计算式较为复杂，因此可通过有限元的方式获

取［19］。电动机转子具有结构对称性的特点，刚度参数同

样可以通过有限元的方式获取。进行扭转刚度有限元

计算流程时，将部件一端设置为固定约束，另一端施加

转矩［20］。进行弯曲刚度有限元计算时，将部件一端设

置为固定约束，另一端施加位移［21］33-34。图 2~图 3分别

为曲轴和电动机转子的扭转变形和弯曲变形示意图。

在获取轴系扭转和弯曲方向的变形量后，可得到

轴系刚度参数，为

ì

í

î

ïïïï

ï
ïï
ï

K t = ΔT
Δφ

Kb = 1 000ΔF
ΔL

（1）

式中，K t 为扭转刚度；Kb 为弯曲刚度；ΔT为圆盘外力

矩；Δφ为圆盘扭转变形角度；ΔF为圆盘支反力；ΔL为
圆盘弯曲变形量。

（a）曲轴扭转变形

（b）电动机转子扭转变形

图2　轴系扭转变形示意图

Fig. 2　Schematic diagram of shaft system torsional deformation

（a）曲轴弯曲变形

（b）电动机转子弯曲变形

图3　轴系弯曲变形示意图

Fig. 3　Schematic diagram of shaft system bending deformation

1. 2. 2　弯曲/扭转阻尼参数的计算

阻尼参数一般具有非线性特征，因此常用经验公

式获取。由文献［22］可知，轴系弯曲阻尼Cb、扭转阻尼

C t与转子转速、质量以及转动惯量相关，其计算式为

ì
í
î

Cb = Cx = Cy = χbmω
C t = χ tJω

（2）

式中，Cx、Cy分别为 x、y方向的弯曲阻尼；χb 为弯曲阻

尼系数；m为圆盘的质量；χ t为扭转阻尼系数；J为圆盘

的转动惯量；ω为电动机的转速。

对于曲轴而言，气缸工作过程中会产生附加阻

尼，其取值大小与气缸缸径以及冲程相关［23］16-17。由于

将曲轴视为一个独立圆盘。因此，4 列气缸所产生的

附加阻尼的计算式为

Ca = 3.9 × 108 × ∑
i = 1

4
d2

i S2
i （3）

式中，di为各气缸的缸径；Si为各气缸的冲程。

图1　轴系弯扭耦合集中质量模型

Fig. 1　Shaft system bending-torsion coupled lumped mass model
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1. 2. 3　滑动轴承支撑刚度和阻尼的计算

由文献［24］可知，在不考虑油膜交叉刚度的影响下，

滑动轴承在 x、y方向的无量纲刚度和阻尼的计算式为

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

-K ox = ∂
∂-x ∫-1

1 --p sin φdφdλ
-K oy = ∂

∂-y ∫-1

1 --p cos φdφdλ
-C ox = ∂

∂x' ∫-1

1 --p sin φdφdλ
-C oy = ∂

∂y' ∫-1

1 --p cos φdφdλ

（4）

式中，
-K ox、

-K oy分别为滑动轴承在 x、y方向的无量纲支

撑刚度；
-p为滑动轴承油膜的无量纲压力；φ为周向积

分角度坐标；λ为轴向积分坐标；
-C ox、

-C oy分别为滑动轴

承在 x、y方向的无量纲支撑阻尼。

通过式（5），将式（4）转化为有量纲的刚度和阻尼

ì
í
î

ïï
ïï

Kon = -K on μωL/ζ3

Con = -C on μL/ζ3 ，  n = x，y （5）

式中，μ为润滑油动力黏度；L为滑动轴承宽度；ζ为轴

承间隙比。

将式（1）~式（5）所计算的轴系集中质量参数进行

汇总，如表1所示。
表1　轴系集中质量参数

Tab. 1　Concentrated mass parameters of the shaft system

圆盘
编号

1

2

3

质量
m/kg

403

95

98

转动惯量
J/（kg∙m2）

1.61

1.06

0.25

扭转刚度
Kt/（N∙m/

rad）

3.4×106

7.2×106

0.5×106

弯曲刚度
Kb/（N∙m）

x方向

4.6×106

1.2×107

1.0×106

y方向

0.9×106

扭转阻尼
Ct /

（N∙m∙s/
rad）

150.8

20.9

3.4

弯曲阻
尼Cb /

（N∙s/m）

5 235

419

628

1. 3　联轴器非线性刚度模型的建立

由于联轴器需要去补偿安装过程中产生的不对中

现象，具有柔性特点，故而其扭转刚度在外力矩的作用

下会呈现非线性特征。常见的描述联轴器非线性刚度

的模型有阶跃刚度［23］83-89，软刚度［25］及硬刚度［26］模型，文

献［21］31-32认为，叠片联轴器在外力矩的作用下常表现为

硬刚度特征，因此本文以硬刚度特性来描述联轴器扭转

刚度随力矩的变化特点，如图4所示。

图4　联轴器扭转刚度变化特点

Fig. 4　Characteristics of coupling torsional stiffness variation

图4中联轴器硬刚度特性可表征为

ì
í
î

ïï

ïï

7. 2 × 106 + KSφ2，    || φ2 ≤ 3. 6 × 10-3 rad
Kp，  || φ2 > 3. 6 × 10-3 rad （6）

式中，KS为扭转刚度变化率；φ2 为联轴器两端的相对

扭转角度；Kp为截止扭转刚度值。

1. 4　轴系激励载荷的计算

轴系外界激励载荷主要由压缩介质过程中活塞

端面两侧所受的压力转化而来，由于压缩介质是通过

曲柄连杆机构往复运动实现的，因此压力通过连杆转

化为轴系的弯曲载荷和阻力矩，其受力分析示意图如

图5所示。

由此可以求得连杆力的表达式为

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

Fp = Fgh + Fgc + F j
F j = m jω2r (cos θ + λcos 2θ )
F l = Fp /cos β

（7）

式中，Fp为综合活塞力；Fj为往复惯性力；Fl为连杆力；

Fgh、Fgc分别为活塞左、右两侧的气体力；mj为往复质

量；r为曲柄销半径；λ为连杆比；β为连杆摆角；θ为曲

柄转动角度。

1. 4. 1　轴系弯曲激励载荷的计算

由图 5 可知，作用在曲柄销处的弯曲激励载荷可

由切向力FT、径向力FR求得，具体表达式为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

FT = F lsin (θ + β )
FR = F lcos(θ + β )
Fx = FRcos θ + FTsin θ
Fy = FRsin θ - FTcos θ

（8）

式中，Fx、Fy分别为 x、y方向的弯曲激励载荷。

由此求得Fx、Fy随曲柄转角的变化规律，但弯曲激

励载荷本质为离散数据，不利于后续振动方程的建立，

因此利用傅里叶级数展开得到其具体函数表达式。

图6为展开系数 k = 15时原函数与拟合函数的对比。

（a） x方向激振力

图5　轴系激励载荷分析示意图

Fig. 5　Schematic diagram of shaft system excitation load analysis
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（b） y方向激振力

图6　弯曲载荷原函数与拟合函数的变化规律对比

Fig. 6　Comparison of the variation patterns between the bending 

load original function and the fitting function

1. 4. 2　轴系阻力矩的计算

连杆与曲柄接触点处的径向力会对曲柄中心产

生力矩作用，其表达式为

MR = FTr （9）

式中，MR为连杆径向力对曲柄中心产生的阻力矩。

同样利用傅里叶级数展开，拟合MR在全周期内的

变化规律。图7为拟合函数与原函数的对比图。

图7　阻力矩原函数与拟合函数的变化规律对比

Fig. 7　Comparison of the variation patterns between the original 

resistance torque function and the fitted function

1. 4. 3　轴系偏心激励载荷的计算

由于曲轴的异形结构特点，导致其回转中心与质

心并不重合，从而产生偏心激励载荷。文献［27］指

出，当忽略陀螺力矩的作用后，可以将曲轴简化为一

个圆盘转子，此时假设电动机转速恒为 ω，如图 8 所

示。图 8中，O为曲轴回转中心；θ'为曲轴回转角度；ϕ
为曲轴扭转角度，满足 θ' = ω t + ϕ。

图8　曲轴偏心激励载荷分析示意图

Fig. 8　Schematic diagram of crankshaft eccentric excitation load 

analysis

由图 8可知，当存在偏心距 e时，在质心O1处会存

在切向加速度和法向加速度，从而使回转中心产生 x、

y方向的惯量力，并给回转中心施加附加力矩，其具体

表达式为

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

Fx2 = -max = me ( θ̇'2cos θ' + θ̈'sin θ')
Fy2 = -may = me ( θ̇'2sin θ' - θ̈'cos θ')
Me2 = me [ ẍsin θ' - ( ÿ + g )cos θ']

（10）

式中，Fx2、Fy2 为偏心引起的在 x、y方向的偏心激振力；

Me2 为偏心距对曲轴回转中心施加的附加力矩；ax、ay
分别为质心在 x、y方向的加速度；g为重力加速度，g =
9. 8 m/s2；θ̇'、θ̈'分别为曲轴回转的角速度、角加速度。

由式（10）可知，偏心距 e为弯曲振动与扭转振动

耦合的关键参数，偏心距的增加使 2个方向振动耦合

性增加。

1. 5　轴系振动控制方程的建立

采用 Lagrange原理建立轴系的振动控制方程，由

此考虑了阻尼和外界激励载荷的影响，故采用第 2类

Lagrange方程，具体表达式为
d
dt ( ∂T

∂q̇ i ) - ∂T
∂qi + ∂V

∂qi + ∂D
∂qi = Qi （11）

式 中 ，qi 为 独 立 坐 标 ，即 { ϕ1，ϕ2，ϕ3 }、{ x1，x2，x3 }、
{ y1，y2，y3 }；T 为轴系动能；V 为轴系势能；D 为轴系耗

散能；Qi为广义力。

结合图1可知，轴系动能T的计算式为

T = ∑
i = 1

3
mi ( ẋ2

i + ẏ 2
i ) + ∑

i = 1

3
Jiθ2

i （12）

式中，mi为各圆盘的质量；Ji为各圆盘的转动惯量。

轴系势能包括 3部分，即圆盘重力势能Vg，弹性势

能Ve以及滑动轴承支撑势能Vs，其计算式为

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

V = Vg + Ve + Vs = ∑
i = 1

3
migyi + Ve + Vs

Ve = 1
2 ∑

i = 1

3
Kxi ( xi - xi - 1 )2 + 1

2 ∑
i = 1

3
Kyi ( yi - yi - 1 )2 +

1
2 ∑

i = 1

3
K ti (ϕi - ϕi - 1 )2

Vs = 1
2 Kox x23 + 1

2 Koy y 23

（13）

式中，Kxi、Kyi分别为各圆盘x、y方向的刚度；K ti为各圆盘

的扭转刚度；Kox、Koy分别为轴瓦在x、y方向的支撑刚度。

引入Rayleigh函数来表示耗散能D，同样包括 3个

部分，即内阻尼耗散能De、气缸外阻尼耗散能D i 以及

滑动轴承支撑耗散能Ds，其表达式为

ì

í

î

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

De = 1
2 ∑

i = 1

3
Cxi ( ẋi - ẋ i - 1 )2 + 1

2 ∑
i = 1

3
Cyi ( ẏ i - ẏ i - 1 )2 +

1
2 ∑

i = 1

3
C ti ( ϕ̇i - ϕ̇i - 1 )2

D i = 1/2Caϕ̇23
Ds = 1/2Cox ẋ23 + 1/2Coy ẏ 23

（14）
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式中，Cxi、Cyi分别为各圆盘 x、y方向的内阻尼；C ti为各

圆盘的扭转阻尼；Cox、Coy分别为轴瓦在 x、y 方向的支

撑阻尼。

结合式（11）~式（14），便可建立轴系弯扭耦合动

力学模型，具体表达式为

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

m1 ẍ1 + Cx1 ( ẋ1 - ẋ2 ) + Kx1 ( x1 - x2 ) = 0
m1 ÿ1 + Cy1 ( ẏ1 - ẏ2 ) + Ky1 ( y1 - y2 ) = -m1g

J1 ϕ̈1 + C t1 ( ϕ̇1 - ϕ̇2 ) + K t1 ( ϕ̇1 - ϕ̇2 ) = MD

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

m2 ẍ2 + Cx1 ( ẋ2 - ẋ1 ) + Cx2 ( ẋ2 - ẋ3 ) + Kx1 ( x2 - x1 ) +
Kx2 ( x2 - x3 ) = 0

m2 ÿ2 + Cy1 ( ẏ2 - ẏ1 ) + Cy2 ( ẏ2 - ẏ3 ) + Ky1 ( y2 - y1 ) +
Ky2 ( y2 - y3 ) = -m2g

J2 ϕ̈2 + C t1 ( ϕ̇2 - ϕ̇1 ) + C t2 ( ϕ̇2 - ϕ̇3 ) + K t1 (ϕ2 -
ϕ1 ) + K t2 (ϕ2 - ϕ3 ) = 0

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

m3 ẍ3 + Cx2 ( ẋ3 - ẋ2 ) + Cx3 ẋ3 + Cox ẋ3 + Kx2 ( x3 - x2 ) +
Kx3x3 + Kox x3 = m3e ( θ̇23cos θ3 + θ̈3sin θ3 ) + Fx

m3 ÿ3 + Cy2 ( ẏ3 - ẏ2 ) + Cy3 ẏ3 + Coy ẏ3 + Ky2 ( y3 - y2 ) +
Ky3y3 + Koy y3 = m3e ( θ̇23sin θ3 - θ̈3cos θ3 ) + Fy

(J3 + m3e2 )ϕ̈3 + C t2 ( ϕ̇3 - ϕ̇2 ) + C t3 ϕ̇3 + Da ϕ̇3 +
K t2 (ϕ3 - ϕ2 ) + K t3ϕ3 = m3e [ ẍ3sin θ3 - ( ÿ3 +
g )cos θ3 ] + MR

（15）

2　模型准确性验证

忽略式（15）中外界激励载荷、阻尼以及联轴器非线

性刚度的影响，可以建立轴系自由振动下的微分方程，

该方程可以求解轴系的振动模态信息。且文献［28］指

出，有限元法与试验模态法所得结果误差较小，可以精

确求解轴系的振动模态信息。因此，本文将有限元法所

求结果作为精确解来验证轴系弯扭耦合动力学方程的

准确性。由于式（15）中考虑了轴瓦的支撑刚度，因此，

在有限元软件中利用 Spring 单元来还原该参数的影

响，并提取轴系前3阶固有频率及振型，如图9所示。

（a）扭转振动

（b） y-弯曲振动

（c） x-弯曲振动

图9　轴系各阶固有频率阶及振型

Fig. 9　Natural frequency orders and mode shapes of the shaft system

利用特征值法计算轴系自由振动下的弯曲方向

和扭转方向的固有频率，并与图 9提取的结果进行对

比，如表 2所示。由表 2可知，有限元法与特征值法的

最大误差为 9. 1%，两者计算结果相近，这表明轴系弯

扭耦合模型具有一定的合理性和精度。
表2　特征值法与有限元法计算结果对比

Tab. 2　Comparison of results between the eigenvalue method and 

the finite element method

阶数

1

2

3

振型

扭转振动

y-弯曲振动

x-弯曲振动

固有频率/Hz

有限元法

172.8

228.2

228.3

特征值法

176.9

207.4

208.9

相对误差/%

2.3

9.1

8.5

同时将本文所得的 1阶扭转固有频率与文献［29］

所求结果进行对比，两者相对误差为 7. 5%，再次证明

所建立的轴系弯扭耦合数学模型具有一定的合理性。

3　数值仿真结果分析

由于式（15）具有强烈非线性特征且 2阶项存在耦

合现象，因此采用 4阶变步长龙格-库塔法求解其振动

特性，同时取 750个周期后的数据进行分析，以消除瞬

态振动的影响。并通过相空间图、频谱图、轴心轨迹、

分岔图以及庞加莱截面等方法研究联轴器非线性刚

度轴系振动特性的影响规律。

3. 1　联轴器刚度变化率对轴系振动特性的影响

联轴器的扭转刚度变化率 KS 表示联轴器刚度特

性受扭转角度的影响程度，而这种非线性特征会使

轴系产生混沌或振动跳跃的现象。为此，本节探讨

不同刚度变化率下曲轴振动特性变化规律。图 10所

示 为 KS 分 别 取 6. 56×1011、9. 56×1011、12. 56×1011、

15. 56×1011 N∙m/rad 时曲轴扭转相空间图变化规律。

图 11为KS 取不同值时曲轴轴心轨迹变化规律图。其

余仿真参数为：电动机转速 n = 1 490 r/min，轴瓦间隙

c = 0. 1 mm。

由图 10 可知，考虑联轴器硬刚度特性后，曲轴相

空间出现“锯齿形”波动，且波动程度随KS值的增加而

减少。这表明考虑联轴器硬刚度特性后，曲轴振动状

态由周期运动向混沌状态转变。由图 10（a）可知，当
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KS = 6. 56 × 1011 N·m/rad 时，曲轴扭转速度波动最为

明显，其幅值为 2. 3 rad/s，相比于 KS = 0 时，增加了

46. 4%。由图 10（b）可知，当KS = 9. 56 × 1011 N·m/rad

时，曲轴相空间的“锯齿状”波峰明显减弱，其幅值减

小为 2. 0 rad/s。由图 10（c）、图 10（d）可知，当 KS 值继

续增加时，曲轴相空间的轨迹线出现光滑特性。这表

明提高联轴器扭转刚度变化率KS，有助于降低曲轴的

速度波动，提高轴系的运行平稳性。

由图 11 可知，考虑联轴器硬刚度特性后，曲轴轴

心轨迹基本不变，这表明当曲轴具有良好的动平衡性

能时，即偏心距较小时，联轴器的变扭转刚度特性对

曲轴弯曲振动影响较小。同时曲轴 x、y方向的位移最

大幅值为 4×10-4 m，大于轴瓦间隙 1×10-4 m，表明曲轴

与滑动轴承可能会出现碰摩现象。

3. 2　转速对轴系振动特性的影响

轴系在实际使用过程中，也会根据工程条件进行

转速调节，而转速是影响轴系频率比的重要参数。因

此，探讨不同转速下轴系的振动特性尤为重要。本节

探讨n = [ 50，1 500 ] r/min时，曲轴圆盘在φ、x方向的分

岔图，并讨论联轴器硬刚度特性对曲轴分岔特性的影

响规律。图 12为曲轴圆盘在φ方向的分岔图，其余仿

真参数为：KS = 9. 56 × 1011 N∙m/rad，c = 5 mm。

由图 12（a）可知，在未考虑联轴器硬刚度特性时，

随着转速的增加，轴系振动状态依次经过周期-3、倍频

周期、拟周期、倍频周期、共振和周期-3 的振动状态。

其中，在 n = 942 r/min 和 n = 1 254 r/min 时，轴系产生

（a）KS=6. 56×1011 N·m/rad                （b）KS=9. 56×1011 N·m/rad

（c）KS=12. 56×1011 N·m/rad                （d）KS=15. 56×1011 N·m/rad

图10　曲轴扭转方向相空间图随KS的变化规律

Fig. 10　Phase space diagram of crankshaft torsional direction variation with respect to KS

（a）KS=6. 56×1011 N·m/rad （b）KS=9. 56×1011 N·m/rad

图11　曲轴轴心轨迹随KS的变化规律

Fig. 11　Variation pattern of crankshaft axis trajectory with respect to KS
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了共振现象。由图 12（b）可知，在考虑联轴器硬刚度

特性后，轴系振动状态更加复杂，其中轴系振动状态

中的周期-3 消失，在 n = [ 50，222 ] r/min 时，轴系出现

混沌的振动状态。在转速较高时，如 n = 1 114 r/min

和 n = 1 398 r/min 时，轴系发生了明显的分岔现象。

最后，在联轴器硬刚度特性的影响下，轴系低转速区

域新增共振转速，即 n = 546 r/min，在高转速区域共振

峰值出现了明显的右移现象，即变为 n = 956 r/min和

n = 1 272 r/min，相比之前分别提高了 1. 2%、1. 4%。

为进一步比较联轴器硬刚度特性对轴系振动状态的

影响规律，提取特征点 n=100、500、750、1 272 r/min时

轴系频率响应变化规律，如图13所示。

（a） KS=0

（b） KS=9. 56×1011 N∙m/rad

图12　联轴器硬刚度特性对轴系φ方向的分岔图的影响

Fig. 12　Influence of coupling stiffness characteristics on the bifurcation diagram in the φ-direction of the shaft system

由图 13 可知，n = 100 r/min 时，考虑联轴器硬刚

度特性后，轴系频谱图中新增了频率响应峰值线，且

频率特征呈连续不间断形式，表明轴系振动状态对应

混沌。当 n = 500 r/min 时，频率响应峰值线数量降

低，但基频部分频率特征仍表现出连续不间断形式，

这也与轴系拟周期振动形式相对应。当 n = 750 r/min

时，频谱图中只存在 2 条响应峰值线，但 KS = 9. 56 ×
1011 N∙m/rad对应的主峰值旁存在大量的谐波响应频

率特征，表明轴系振动状态为倍频周期运转。当 n =
1 272 r/min时，频谱图中只存在 1条响应峰值曲线，说

明轴系此时发生共振现象，故频率峰值对应能量

较高。

（a） n=100 r/min （b） n=500 r/min
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（c） n=750 r/min （d） n=1 272 r/min

图13　不同特征转速对应的幅频图

Fig. 13　Amplitude-frequency diagrams corresponding to different characteristic rotational speeds

同样绘制考虑联轴器硬刚度特性前、后曲轴圆盘

在 x方向的分岔图，如图14所示。

由图 14 可知，在未考虑联轴器硬刚度特征下，轴

系依次经历周期-1、跳跃、周期-1、拟周期、周期-1的振

动状态，且 x方向振动幅值随着转速的增大而提高，并

在 n = [ 858，926 ] r/min内发生了跳跃现象。在考虑联

轴器硬刚度特征下，轴系 x方向振动幅值显著提高，同

时新增了分岔等振动状态，且在 n = [ 422，552 ] r/min

的低转速区存在振动跳跃现象。同时高转速区的振

动跳跃现象区间宽度变为178 r/min，相比于KS = 0时，

提高了162%，说明考虑联轴器硬刚度特性会导致轴系

振动状态更加复杂。

3. 3　轴瓦间隙对轴系振动特性的影响

轴瓦间隙是影响滑动轴系 x、y方向阻尼、刚度的重

要参数，是决定曲轴与轴瓦间是否存在碰摩故障的关键

因素，为此本节探讨不同轴瓦间距下曲轴振动特性变化

规律。图 15为 c分别取 0. 01、0. 05、0. 25、0. 50 mm时，

曲轴φ方向的庞加莱截面图。其余仿真参数为：电动机

转速n=1 490 r/min，KS = 9. 56 × 1011 N∙m/rad。

由图15可知，随着轴瓦间隙 c的增加，曲轴的庞加

莱截面由聚集点发展为一条直线，且相轨迹的“锯齿

形”波动现象愈加明显。同时，曲轴扭转角度Φ、扭转

（a）KS = 0

（b） KS=9. 56×1011 N∙m/rad

图14　联轴器硬刚度特性对轴系x方向的分岔图的影响

Fig. 14　Influence of coupling stiffness characteristics on the bifurcation diagram in the x-direction of the shaft system
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角速度 Φ̇的值呈上升趋势，如 c = 0.50 mm 相比于 c =
0. 01 mm 的扭转角度、扭转角速度幅值分别上升了

4%、5. 5%，表明适当减少轴瓦间隙有助于控制轴系扭

转方向的振动幅值和振动状态。

绘制 x方向的轴心轨迹随轴瓦间隙 c的变化规律，

如图16所示。

（a） c=0. 01 mm        （b） c=0. 05 mm

（c） c=0. 25 mm        （d） c=0. 50 mm

图16　轴心轨迹随轴瓦间隙的变化规律

Fig. 16　Variation pattern of the shaft center trajectory with bearing 

clearance

由图 16 可知，随着轴瓦间隙 c 的增加，曲轴轴心

轨迹逐渐发展为规则的“椭圆形”，同时 x、y方向的振

动位移幅值整体呈逐渐增加的趋势，非碰摩区域面积

逐渐减小，表明曲轴与轴瓦间的磨损将会加剧。如

c = 0. 01 mm 时，x、y 方向的位移幅值分别为 4. 9 ×
10-4 mm、-7. 1 × 10-5 m，非碰摩区域占比为10. 5%。当

c = 0. 50 mm 时，x、y 方向的位移幅值分别为 3.2 ×
10-2 mm、-4. 0 × 10-2 m，非碰摩区域占比为 1. 6%。

4　结论

基于 Lagrange动力学理论，推导了考虑联轴器硬

刚度特性的轴系弯扭耦合动力学方程，并在有限元模

型中建立了电动机转子-联轴器-曲轴-轴承的动力学

模型，验证了所提数值模型的正确性，最后研究了联

轴器刚度变化率对轴系振动特性的影响规律。得到

以下主要结论：

1）考虑联轴器刚度变化率后，轴系 φ方向相图出

现“锯齿形”波动情况，且刚度变化率越大，“锯齿形”

波动幅度随之增加，而 x、y 方向轴心轨迹并不受联轴

器刚度变化率的影响。

2）在考虑联轴器刚度变化率的基础上，以转速为

分岔控制参数时，轴系φ方向的非线性振动现象更加

明显，如新增混沌与分岔等振动行为，并出现共振峰

（a） c=0. 01 mm                  （b） c=0. 05 mm

（c） c=0. 25 mm                  （d） c=0. 50 mm

图15　φ方向庞加莱截面随偏心距的变化规律

Fig. 15　Variation pattern of the Poincaré section in the φ-direction with eccentricity
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值右移现象，同时 x、y 方向振动跳跃现象区间宽度提

高162%，为轴系工作转速的合理选择提供了依据。

3）在考虑联轴器刚度变化率的基础上，随着轴瓦

间隙的增加，轴系φ方向的庞加莱截面由点发展为线，

同时振动幅值逐渐升高，轴心轨迹发展为规则的“椭

圆形”，并引起非碰摩区域面积减小。
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Analysis of bending-torsion coupling vibration characteristics of compressor 

shaft system considering hardening stiffness characteristics

ZHANG Hao ZHAO Xiang ZHANG Dongmei ZUO Song

(PLA Joint Logistics Support Force University of Engineering, Chongqing 401331, China)

Abstract: [Objective] This study aims to investigate the influence of coupling variable stiffness characteristics on the 

vibration behavior of the shaft system. The motor rotor-coupling-crankshaft-bearing system of a compressor was selected as 

the research object. [Methods] A coupled bending-torsion dynamic model of the shaft system was constructed using the 

Lagrange method. The effects of variable stiffness, rotational speed, and bearing clearance on the vibration response and 

nonlinear behaviors were analyzed through numerical simulations. [Results] The results indicate that variable stiffness 

characteristics lead to "sawtooth" fluctuations in phase space, while the shaft center trajectory remains largely unaffected. As 

rotational speed increases, hardening stiffness induces nonlinear behaviors such as chaos and bifurcation, causing a rightward 

shift of resonance peaks, phase space fluctuations decrease with reduced bearing clearance. These findings provide a basis for 

predicting vibration behavior and guiding speed selection for shaft systems.
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