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摘要：转子系统支承刚度对转子系统的临界转速有很大影响，由此推出一种转子整体刚度可调节

的新型转子支承系统．本系统设计了四轴联动机构、对称式弹性机构以及变刚度机构，可以对转子

系统进行精确定位，增加转子系统的稳定性，延长转子系统的寿命，并且该支承可对转子支承的整

体刚度进行调节，从而对转子系统的临界转速进行控制．在这种新型的支承方式下，运用传递矩阵

法对支承机构转子系统的临界转速可调节性作了理论分析，并运用有限元法以及试验方法对其分

析结果作了相应验证．结果证明该新型转子支承系统可有效地调节转子系统的临界转速．
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　　转子系统以及旋转机械已经被广泛应用于发

电、工业、农业、交通运输、航天、太空等关系国计民

生的重大领域，旋转机械质量的优劣直接影响着国

家整个工业的现代化水平．然而，由于转子的临界转
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速与转子的工作转速相同或相近引起共振的危害是

相当大的，轻则损坏转子系统，重则伤人．本文提出

一种新型转子支承系统可对转子进行弹性支承，加

强了转子转动的稳定性，延长转子系统及各零部件

的寿命，最重要的是本支承可以对转子系统的支承

刚度进行无级调节，对调节转子系统临界转速的大

小十分方便，从而可有效地避免转子系统产生共振．

１　转子临界转速无级调节支承的结构

设计

　　转子的支承刚度
［１－２］对转子固有频率有很大的

影响，为提高转子支承与转子的配合精度，实现转子

系统的弹性支承［３］以及刚度的无级调节，本文设计了

四轴联动以及对称式变刚度弹性的新型转子支承．

四轴联动主要包括：水平纵向运动机构、水平横

向运动机构、水平面内旋转机构、垂直运动机构．对

称式弹性支承主要包括：对称式弹性机构和变刚度

机构．其结构设计如图１所示．

图１　变刚度转子支承结构
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　　新型转子支承的水平纵向运动机构结构原理

为：底板用地脚螺栓与地面联接，纵向运动块沿位于

底板上的导向块进行纵向运动，同时纵向运动的手

动轮调节机构固定在底板上，手动轮上固联螺纹杆，

手动轮与纵向运动块之间用螺纹副相联接，通过旋

转手动轮来完成纵向运动块的进给与后退，当位置

确定后，用螺栓对纵向运动块与底板进行刚性固定．

横向运动机构与纵向运动机构原理相同．

水平旋转机构原理为：旋转块与固定在横向运

动块上的圆块进行相对旋转运动，其运动是由固定

在横向运动块上的较小的蜗轮蜗杆机构来完成的．

当位置确定后，用螺栓对水平旋转块与横向运动块

进行刚性固定，并且为提高机构的整体稳定性，在相

对位置确定后，在旋转块的两边用角型钢板将旋转

块与固定在底板上的刚性块进行刚性固定．

垂直运动机构原理为：由蜗轮蜗杆机构驱动丝

杠的转动，再由丝杠的转动驱动丝杠联接块的垂直

运动，从而带动整个三角钢板的上下运动．其中蜗杆

由与之相联接的轴上的手轮进行驱动，两边与蜗杆

联接的轴中间用联轴器进行联接以保证两边运动的

同步性，并且整个蜗杆机构用支撑块与旋转块相联

接，丝杠上边与连接在旋转块上的丝杠保持架用滚

珠轴承相联接，下边与固定在旋转块上的滚珠轴承

相联接．轴承当位置确定后，将丝杠上下分别用螺栓

对丝杠进行刚性固定，并且在丝杠连接块的上下同

样用螺栓进行刚性固定．

对称式弹性机构如图２所示，其原理主要是将

板簧对称安装在转子周围，刚性环通过滑动轴承与

转子相联接（其中滑动轴承可取不同尺寸系列，以方

便对不同尺寸的转子的支承），通过板簧的弹性来达

到对转子的弹性支承，其对称放置的目的是方便使

转子整体刚度均匀对称．

图２　对称式弹性机构

犉犻犵．２　犛狔犿犿犲狋狉犻犮犲犾犪狊狋犻犮犿犲犮犺犪狀犻狊犿

　　变刚度机构如图３所示，其工作原理为：在板簧

下边的一块角型连接板上联接有两块角型板，用于

固定变刚度调节的手轮，在旋转手轮上固联有正螺

纹的螺纹杆，螺纹杆联接变刚度调节联轴器，在联轴

器的另一侧联接反螺纹的螺纹杆，在两边的螺纹杆

上联接有滑动块．当转动手轮时，可以调节两块滑动

块的同时靠近和远离，通过改变板簧的实际接入长

度来改变板簧的刚度，在位置固定后用螺栓将滑动

块、板簧及角型连接板进行固定．

图３　变刚度机构
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２　变刚度支承性能的理论分析

２．１　板簧接入刚度

本设计通过改变板簧的接入长度从而改变支承

的整体刚度，其中每套板簧滑块刚度调节装置的计

算模型如图４所示．图中，犔为板簧接入长度；犪为

板簧宽度；犫为板簧厚度．

图４　计算模型

犉犻犵．４　犆犪犾犮狌犾犪狋犻狅狀犿狅犱犲犾

　　固有频率
［４］为

ω＝１４
犈犐

犔３（犿１＋０．３７５犿槡 ）
（１）

式中，犈为弹性模量；犐为截面惯性矩；犿１ 为刚性

环、轴承及连接杆的总质量的一半；犿 为板簧质量．

其垂直（水平）方向的整体固有频率

ω狋＝１４
２犈犐

犔３（２犿１＋０．３７５犿槡 ）
（２）

　　等效刚度

犓犲狇＝（２犿１＋０．７５犿）ω
２
狋 （３）

　　取犪＝４０犿犿，犫＝６犿犿，犈＝２００犌犘犪，犿１＝

１．０６犽犵，ρ＝７９００犽犵／犿３．计算所得的不同跨度的

刚度结果如表１所示．

表１　支承刚度
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有限元值 计算值
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０．２４ ０．４５５０ ３．８５０６ ４．０８３３

０．１９ ０．３６０２ ７．６１０４ ８．２２９８

　　由表１可知，无论是理论方法还是有限元方法，

都表明随着板簧接入长度的增加，其支承刚度逐渐

变小．有限元法是按照实体建模，实体建模后，中间

质量块的截面惯性矩等因素造成了垂直刚度有限元

值与理论计算的差异．

２．２　广义影响系数法求临界转速

广义影响系数法［５］是对传统影响系数法的一种

改进和推广，主要运用材料力学中求挠度的方法求

出各质量点以及弹性支承对结构中的柔度影响系

数，并将其代入到系统频率的计算公式中，求得系统

的固有频率．建立如图５所示的数学模型，在一根等

直径轴上以不等距犔１，犔２，…，犔狀＋１分布有集中质

量犿１，犿２，…，犿狀，设轴的弯曲刚度为犈犐．

图５　转子模型
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　　根据材料力学的有关知识以及柔度影响系数的

定义，可求得各柔度影响系数．

系统的柔度矩阵
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　　弹性支承对柔度的影响系数
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犓犃
＋

∑
犻

犽＝２

犔犽∑
犼

犽＝２

犔犽

犓

燄

燅犅

，犻，犼＝２，…，狀－１ （１０）

　　因此，系统总的柔度影响系数为

δ ＝δ＋δ （１１）

对柔度矩阵求逆可得刚度矩阵，代入求系统频率的

９６
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计算公式，从而可求得系统的临界转速．

２．３　实例分析

某转子系统的简图如图６所示，其中 犿１＝

犿４＝２犽犵，犿２＝犿３＝５犽犵，其支承刚度与表１中的

不同板簧接入长度支承刚度一致，分别为３．６１，

２．０９，１．３２犕犖／犿．且左右两边支承刚度相同，忽略

转盘陀螺力矩［６］的影响，在计算中轴的重力不计．在

运用有限元方法［７－８］计算转子系统的固有频率时，

轴采用犅犈犃犕３单元，每１０犿犿一个单元，质量转盘

采用 犕犃犛犛２１单元，转子支承采用犆犗犕犅犐犖１４单

元．计算结果如表２所示．

图６　新支承下转子系统简图（单位：犿犿）

犉犻犵．６　犖犲狑狉狅狋狅狉狊狌狆狆狅狉狋犻狀犵狊狔狊狋犲犿（狌狀犻狋：犿犿）

表２　结果比较

犜犪犫．２　犚犲狊狌犾狋狊犮狅犿狆犪狉犻狊狅狀

方法
犓犲狇／

（犕犖·犿－１）

ω／犎狕

１阶 ２阶 ３阶

广义影响
系数法

１．３２ ６７．４５０ ７５．１０２ １４７．３５３

２．０９ ８３．５１７ ９３．５３９ １４８．９０４

３．６１ １０５．１４３ １２０．６６２ １５３．６１３

有限元法

１．３２ ６７．４８５ ７５．０５２ １４７．３３１

２．０９ ８３．５００ ９３．５５７ １４８．９２０

３．６１ １０５．１３７ １２０．６７５ １５３．６１７

　　由表２可知，随着支承刚度的逐渐增大，转子系

统的各阶固有频率也逐渐增大．

３　变刚度支承性能的实验分析

本实验采用南京安正软件公司的犆犚犃犛系统
［９］

中的“随机信号与振动分析系统”，运用锤击法得到

该种支承转子系统的垂直方向的固有频率进行实验

分析，其实验仪器及器材如图７所示．

本实验的实际转子系统尺寸与图７所示模型相

同，采用固定测量移动激励的方法，当板簧的实际接

入长度分别为２９０，２４０，１９０犿犿时，其实验所得转

子的固有频率如表３所示．

实验所得转子各阶固有频率与理论方法及有限

元方法所得的各阶固有频率并不相同，其主要原因

图７　实验仪器及器材

犉犻犵．７　犈狓狆犲狉犻犿犲狀狋犪犾犪狆狆犪狉犪狋狌狊犪狀犱犲狇狌犻狆犿犲狀狋狊

表３　实验结果

犜犪犫．３　犈狓狆犲狉犻犿犲狀狋犪犾狉犲狊狌犾狋狊

犔／犿
ω／犎狕

１阶 ２阶 ３阶

０．２９ ２３．７５ ８２．５０ １４０．００

０．２４ ２５．００ ８６．２５ １４６．２５

０．１９ ２５．００ ８７．５０ １５０．００

有：犪．理论方法是对实际问题的极大简化，并且对转

子质量集中到几个点，其简化后的模型与实际问题

有一定差距，因此不可避免造成误差．犫．实际试验

时，其具体零件的安装精度、制造精度、实验仪器等

方面都存在着误差．因此试验方法、理论方法以及有

限元方法对该实际问题所求得的固有频率存在

误差．

通过实验分析可知，随着板簧接入长度的减小，

转子垂直方向的各阶固有频率都在增大（水平方向

与垂直方向原理相同），这与理论方法和有限元方法

的结论一致．实验表明，本文设计的转子刚度调节装

置可以有效调节转子的固有频率，并且随着板簧接

入长度的变化进行无级调节．通过板簧支承刚度的

公式以及实验结果可知，板簧接入长度与支承刚度

并非线性关系，随着板簧接入长度的减小，其支承刚

度变化幅度不断增大．

４　结　论

设计了一种新型转子支承，该支承不仅可以实

现转子系统的对称式弹性支承，加强了转子转动的

稳定性，最重要的是可以无级调节转子支承整体的

支承刚度．通过对转子支承刚度的调节，可对转子的

固有频率进行无级调节，从而可以有效避免或利用

（下转第８３页）
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在５犕犘犪以内；当夹套角度小于３０°时，随着夹套翻

边角度的继续减小，应力强度变化幅值减小不大，应

力值减小在４犕犘犪以内．

犫．设备的疲劳循环次数随着夹套翻边角度的

增加而减少，即夹套翻边角度越小抗疲劳性能越好．

当夹套角度大于４５°时，随着夹套翻边角度的增加，

疲劳循环次数减少有限，大概在１３７２７次，占总循

环次数的比重为１０％左右．当夹套角度小于３０°时，

随着夹套翻边角度的继续减小，疲劳循环次数增加

也很有限，大概占总循环次数的比重为８％左右．

犮．由以上分析可知，该设备夹套翻边角度越小

越好，但是考虑到夹套翻边角度越小需要翻边的区

域就越大，从成型工艺上使用胎模具的制造难度和

成本都会显著增加，这样会使加工成本大大提高．因

此从经济角度出发，在满足疲劳要求的现况下，该设

备的推荐翻边角度范围为２５°～３０°．
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