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一种动刚度的测试方法及其在动平衡中的应用

鲁 鹏，廖明夫，李 明

（西北工业大学 动力与能源学院，西安 710072）

摘 要：基于 Jeffcott转子，利用转子不平衡激振力与转子不平衡响应的线性关系，提出了一种不受初始弯曲影响

的动刚度测试方法。利用动刚度与影响系数之间的关系，提出了基于动刚度的无试重动平衡方法。通过建立双盘单

转子实验器，测试盘的暂态不平衡响应曲线，计算出全转速下盘处的动刚度，对这种动平衡理论进行了验证，实验表明

这种方法的平衡效果显著。
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AbstractAbstract :A test method for dynamic stiffness measurement is presented. In this method, the linear relation between

unbalance vibration force and the unbalance response of rotors is used. Based on the dynamic stiffness, the dynamic balance

method without trial weight is presented. First of all, a double-disk single- rotor tester is built and the curve of temporary

state unbalance response of the tester is measured. Then, the dynamic stiffness at different speeds of the disk is calculated.

Through this work, the dynamic balance theory is verified. The result shows that this method has a significant balance effect.
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动刚度是转子系统的重要参数之一，对研究转

子系统的临界转速、振型、不平衡响应、传递特性等

动力学特性，具有重要的价值 [1]。转子系统结构状

态上的变化在动刚度上将有直接反映。因此，动刚

度测试对于研究转子结构与转子动力学之间的规律

具有重要的应用意义 [2]。但是如何获得转子动刚度

曲线在国内外文献较少提及，Steve Sabin通过加载

不平衡量方法简要介绍了测量动刚度的原理和获得

转子动刚度的简略步骤 [3]，并未对工程意义及应用

进行讨论。近年来国内对动刚度的研究也主要是集

中在支撑动刚度 [4―7]。本文基于 Jeffcott转子，利用

转子不平衡激振力与转子不平衡响应的线性关系，

建立了对转子系统动刚度的测试方法，测试结果综
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合考虑了转子—支承系统的装配工艺等因素对转子

动刚度的影响，并基于动刚度提出了现场无试重动

平衡方法，最后在转子实验器上进行了动平衡实验

验证。

11 动刚度的测试方法

线性阻尼系统在谐和激振力作用下强迫振动，

系统的复谐和响应与复谐和激振之比，常被称为系

统的频率特性或频率响应函数。设系统的激振力为

F≡F0e
jwt
，相应的位移应为 xc =Xwe

jwt
，则系统的位

移频率特性 Hd(w) 可表示为 Hd(w)≡ xc
F ，由于 Hd(w)

具有柔性的量纲，故称为动柔度。相应地，它的倒数

被称为动刚度 [6]

Zd(w) = F
xc (1)

然而在动刚度的实际测量中还需考虑其他因

素。如图 1所示为一 Jeffcott转子模型，由于材料不



第34卷噪 声 与 振 动 控 制

均匀、加工和装配误差等因素，存在一定的初始弯

曲，相当于在转子上附加了不平衡量，破坏了转子原

有的平衡状态，常常使得转子振动增大 [2]。

通常并不能确切地知道转子系统的初始弯曲

量，因此采用如下方法测动刚度，可以去除初始弯曲

的影响：

（1）在原始状态中测出转子系统的振动位移响

应 x1；
（2）在转子的某个确定位置（相位为 δ）加上一

确定的不平衡量 m ，再次测出转子系统的振动位移

响应 x2 ；
（3）利用复数运算公式计算出由所加不平衡量

激振力引起的振动位移响应 Δx= x2 - x1；
（4）计算不平衡量引起的不平衡激振力

ΔF=mrΩ 2ej δ ；
（5）利用步骤 3和步骤 4得到的振动位移响应

Δx和不平衡力 ΔF计算动刚度 Zd(w) = F
x = ΔF

ΔX 。

通过以上步骤，可以测得转子系统在全转速下

的不平衡响应，得到转子系统暂态过程的振动位移

响应。不同转速下不平衡力的大小已知，就可以计

算出整个工作转速范围内的动刚度幅频和相频曲

线。

22 基于动刚度的无试重动平衡

基于动刚度的无试重动平衡是指在进行动平衡

之前测得转子系统的动刚度曲线，在同类转子系统

上进行动平衡时,直接利用已知的动刚度曲线计算

配重，因而就省去了加试重的环节。

在线性条件假设下，当转速为 Ω 时转子系统动

刚度的表达式为[8]

Zd(w) = F
x = mrΩ 2e jδ

Xe
jα (2)

而影响系数的矢量表达式为 [2]

H= Xe
jα

me
jδ (3)

由此可得出影响系数与动刚度的关系式为

H= Xe
jα

me
jδ = ruΩ

2

Zd(w) e
j(-θK) (4)

影响系数法的平衡条件为 [2]

H∙u+ r0 = 0 (5)

平衡条件为

ruΩ
2

Zd(w) e
j(-θK)∙u+ r0 = 0 (6)

其中 ru 为测试动刚度时添加不平衡量的作用半径，

u为平衡校正量，r0 为初始振动量，Zd(w) 为动刚度

矢量的幅值，θk 为动刚度矢量的相位。

转子在工作转速下稳态运行时，转子的结构状

态和性能将在一段时间内基本稳定不变 [9]，即转子

的动刚度基本不变。因此，可以考虑在转子第一次

运行或者大修期间，较为准确地测得转子动刚度的

幅频曲线和相频曲线，并将其存储到计算机中，当进

行转子动平衡时再由软件调出。当发现转子振动异

常须进行动平衡时，则采集一组初始振动信号，和调

出存储的动刚度一起代入到式(6)中，即可求得校正

质量 u。但所选取的平衡面和测点与上次测得转子

的动刚度时所选取的平衡面和测点需保持一致，否

则计算结果不正确。

此外，在进行单面动平衡时，如果转子的振动仍

未降低到允许的范围，则加校正质量的过程本身可

以看作是一次加试重的过程，重新计算动刚度。如

果发现新的动刚度与之前存在明显差异，则说明转

子系统的结构状态发生了变化 [9]。

33 实验验证

Jeffcott转子是个非常简化的模型，但它包含了

一些转子的基本特征。通过对 Jeffcott转子的研究，

可以得到转子动力学重要典型现象的定性研究 [10]。

基于 Jeffcott转子提出的不平衡力与响应之间

的动刚度测试方法，也适用于双盘单转子实验器。

利用双盘单转子实验器，对转子系统的动刚度进行

测试并将得到的动刚度进行无试重动平衡实验，图2

所示为实验器简化模型。在联轴器水平方向安装光

图 1 Jeffcott转子模型
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图 2 转子实验器的简化模型

电传感器，确保整周期采集数据，在盘处支座水平和

垂直方向上呈 90 °分别安装电涡流位移传感器，用

于测量振动信号。利用西北工业大学中德所研制的

航空发动机状态检测与故障诊断系统，测量水平和

垂直方向的振动数据，根据动刚度测试方法获得转

子系统动刚度，并进行无试重动平衡实验。

33..11 转子实验器动刚度测试实验

使转子运行，测出整个工作范围的不平衡响应

的振动位移幅频和相频曲线，如图 3所示。在转子

实验器的盘上 0°位置半径为250 mm处加上一质量

为 m = 3 g 的不平衡量，测其整个工作范围的振动位

移幅频和相频曲线，如图4所示。

图 3 无调整状态下的振动响应

图 4 加不平衡量状态下的振动响应

按照上述动刚度测取步骤3将两不平衡响应在

同转速下矢量相减得到由所加激振力引起的不平衡

响应 Δx，然后按照步骤4计算出激振力 ΔF，最后按

照步骤5计算出 Zd(w)。
所得的动刚度的实部与虚部如下图5所示。

图 5 动刚度实部曲线和虚部曲线

根据文献[6]和文献[3]可知，动刚度不仅与结构

的内部属性有关，如质量 m，阻尼 c，静刚度 k，同时

还与转速 Ω 有关，其线性条件假设下的表达式为

Zd(w) = k -mΩ 2 + jcΩ (7)

由于在低转速下，平衡前后的不平衡响应量 Δx
相差不大，由步骤（5）中的公式可知，低速段的动刚

度计算数值不稳定，曲线比较振荡。将测得的振动

数据实部用最小二乘法拟合，得到的实部拟合曲线

如图6所示。

图 6 80 N∙m时动刚度实部最小二乘法拟合曲线

由图 6 可知，拟合曲线与 Y 轴的交点为

1.616 × 106 N/m ，与测得的转子支承系统的静刚度基

本吻合；曲线与X轴的交点为 2 946 r/ min，与系统的

临界转速基本相同。与文献[3]中图相比，实部曲线

变化趋势与节点基本吻合，所以这种动刚度的测量
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方法是有效可行的。然而文献是基于单盘单转子、

线性粘性阻尼力模型，但实测的虚部变化曲线表明

文献中采用的线性阻尼力模型和真实的阻尼力不一

致，真实阻尼力由实际的诸多外在因素决定，所以与

文献[3]中给出简单的线性阻尼力曲线不符，但这并

不影响对转子进行动平衡。

为验证转子结构状态改变将引起动刚度的变

化，改变转子支承系统的装配参数，将轴承的锁紧螺

母的力矩由 80 N∙m 改变到 60 N∙m 时，测得的动刚

度曲线用最小二乘法拟合如图7所示。

图 7 60 N∙m时动刚度实部最小二乘法拟合曲线

转子系统的静刚度由 1.616 × 106 N/m 变为

1.588 × 106 N/m ，临界转速降到 2 920 r/ min 。说明

当系统结构状态发生变化时，动刚度随之发生变化，

因此，用于进行转子动平衡的动刚度数据需随之更

新。同时根据动刚度的变化也可检验转子支承系统

的装配工艺是否与之前一致。

通过对图 5所测数据进行复数运算，可得到全

转速下动刚度向量的幅频曲线和相频曲线如下图8

所示。

图 8 动刚度幅频曲线和相频曲线

因为通常对转子系统动平衡都是在较高转速下

进行，所以在低速段测得动刚度振荡曲线将不再使

用。将测到的动刚度幅频曲线和相频曲线存储到计

算机中，以备计算动平衡时调用。

33..22 转子实验器动平衡实验

再用测到的动刚度进行转子动平衡。动平衡转

速选择在最大振动幅值的 2 2 倍（半功率点）处平

衡效果最显著。因此，选择在临界转速前转速为

3 000 r/ min 时进行动平衡实验，测得初始状态的暂

态响应幅频曲线如图9实线所示。

图 9 暂态响应幅频曲线

当转速为 3 000 r/ min时,由图9实线的幅频曲线

可得盘垂直的振动量 413∠294 ° ，水平的振动量

448 ∠306 ° 。从动刚度幅频曲线和相频曲线（如图

7）可得到动刚度幅值和相位分别为 1.259 × 105 N/m
和111°，ru 为 250 mm。

由式(6)可计算得到应加的配重质量约为 2.1 g ，
相位为 45 °。考虑到盘上的配重加装位置，实际上

将 2 g 的配重加在了 40 ° 的位置上。再次运行转

子，测得不平衡响应的暂态响应幅频曲线如图 9虚

线所示。

如图 3所示，转子系统的初始不平衡量幅值为

52 μm ，由图 9 实、虚线比较可得出：在转速为

3 000 r/ min 时，盘垂直的振动位移幅值在平衡之后

减为 231.7 μm ，盘水平的振动位移减为 169 μm ，减

去初始不平衡量的幅值，垂直方向振动量降低了

50.4 %，水平方向振动量降低了70.4 %，取得了明显

效果。

44 结 语

建立了基于转子不平衡激振力与转子不平衡响

应的线性关系的转子—支承系统动刚度实验测试方

法，并将其应用于现场无试重动平衡，并得到如下结
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论：

（1）建立的转子—支承系统动刚度实验测试方

法是实用可行的；

（2）基于转子动刚度的现场无试重动平衡是可

行的，可作为转子现场动平衡的有效手段；

（3）建立的转子动刚度方法还可用于转子动力

学设计的验证和检验每次转子—支承系统的装配工

艺是否一致。
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图 4 实验结果图

33 结 语

基于统计能量分析方法，对于弱耦合不可分离

的结构，提出了损耗因子测量方法，主要结论如下：

(1) 可用结构总损耗因子近似内损耗因子的方

法测量不可分离结构的内损耗因子；

(2) 利用测得的内损耗因子结合稳态振动能量

比数据，可计算结构间耦合损耗因子；

(3）对双圆柱壳进行测试，结果验证了所提方法

的正确性，可供工程实际运用参考。
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