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基于双自由度系统的转子特征值耦合特性分析
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摘要：随着大流量涡轮泵的迅速发展，其叶轮尺寸和转速日益增大，导致涡轮泵本身的耦合振动现象凸显。为保

持涡轮泵的平稳运行并降低其振动噪声，本文研究了涡轮泵转子系统的耦合动力学特性。首先，基于简化的涡轮

泵转子有限元模型进行分析，发现当转子不同阶频率在 Campbell图中相互趋近时，接近重合的区域会发生转向

和合并两种耦合特征现象。进一步分析发生耦合特征现象时的转子模态，发现互相耦合的不同阶特征模态会相

互影响。接着，采用双自由度系统模拟转子耦合特征现象，分析耦合度、阻尼以及陀螺力矩对其特性的影响。最

后，分析双自由度系统耦合动力学特性，发现系统发生转向及合并现象时，其动力响应会发生突变，导致系统耦合

振动幅值增大，甚至系统失稳。研究成果可为转子系统安全稳定运行提供理论指导。
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ZHOU Zhao−hua1, LEI Xiao−wei1, ZHANG Xue−bing1, WANG Gang−wei1, YANG Jun1, HE Peng2

(1. Wuhan Second Ship Design and Research Institute, Wuhan 430064, China; 2. Harbin Institute of Technology,

Harbin 150000, China)

Abstract: With  the  development  of  high  flow turbopumps,  the  size  and  speed  of  impellers  have  increased
rapidly,  resulting  in  the  coupling  vibration  phenomenon of  the  turbopump.  In  order  to  keep  the  turbopump
running smoothly and reduce its vibration and noise, the coupling dynamics characteristics of the turbopump
rotor  system  were  studied  in  this  paper.  Firstly,  based  on  the  simplified  finite  element  model  of  the
turbopump,  it  was  found  that  when  the  rotor  frequencies  of  different  orders  approach  each  other  in  the
Campbell chart, two coupling characteristics phenomena of curve turning and merging would occur. Further
analysis of the rotor modes conducted for the coupling characteristic phenomenon showed the different orders
of the coupling characteristic modes would affect each other. Secondly, a two-degree-of-freedom system was
used to  simulate  the  coupling characteristics  of  the  rotor,  and then the  effects  of  coupling degree,  damping
and gyroscopic  torque  on  the  characteristics  were  analyzed.  Finally,  investigation  on  the  coupling  dynamic
characteristics  of  the  two-degree-of-freedom  system  revealed  that  the  dynamic  response  would  change
abruptly  when  the  curve  turning  and  merging  occurred,  leading  to  the  increase  of  the  coupling  vibration
amplitude and even the instability of the system. The research results could provide theoretical guidance for
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the safe and stable operation of rotor systems.
Key words: eigenvalue coupling; dynamic characteristics; rotor system; Campbell chart 

0  引　言

求解系统运动微分方程组是分析转子系统动力学特性问题最简单且有效的方法，由于直接求解多

自由度系统方程组的解析解较为困难，因此目前学者们大多采用不同的数值方法进行计算。但无论是

采用有限梁单元方法、全三维有限元方法或是其他常用的数值方法求解  ，在绘制系统的坎贝尔

（Campbell）图时，以上方法均会由于计算量的限制（仅取少量的转速点来描述特征值随转速的变化趋

势）而导致忽略了由耦合等因素引起的系统本质特征现象。

随着国内外学者对系统耦合方向研究的深入，Giannini[1] 基于动力学方程得到了考虑各影响因素的

理论模型，并提出当系统考虑耦合等因素作用时，特征值不再是互不影响的线性变化曲线，而是发生交

叉、转向或者合并的非线性变化；Pastora[2] 提出了一种衡量模态间耦合程度的置信度（MAC）比较方法，

以归一化耦合作用；Chun等[3] 着重地考虑了科氏力、陀螺力矩以及离心力对系统动力学特性的影响；

Anegawa等[4−5] 分析了叶片内部与轴平行运动的耦合，基于弹簧质量系统动力学方程，分析轴与叶片系

统出现不稳定区域时的现象，与试验结果对应较好；周兆华 [6] 采用 CUF方法分析了叶片−轮盘−
转子系统的耦合现象；牛宏伟等[7] 采用三维有限元软件对叶片模态进行分析，探究叶片耦合导致的频率

转向和不同振型间的转换现象，得到了叶片动频曲线的转向趋势以及耦合时的振型规律。

综上所述，目前学者们针对转子系统 Campbell图中的特征值耦合特征现象的研究较少，并且缺少

对特征现象发生时的动力学特性的分析。本文首先对简化的涡轮泵转子的有限元模型进行特征值耦合

现象分析，发现当特征值发生转向和合并时，转子模态将相互影响并发生变化。由于采用三维有限元的

分析方法受到计算量过大以及影响因素复杂的制约，为了从机理上探究转子系统耦合特征现象的影响

因素与动力学特性，本文基于双自由度系统动力学公式，模拟转子系统特征值接近时可能产生的转向以

及合并现象，讨论在不同耦合度、阻尼以及陀螺力矩的取值下两自由度特征值的变化情况。最后，对双

自由度系统施加简谐激励，分析系统在发生交叉、转向或合并时的时域响应，可为转子系统安全稳定运

行提供理论指导。 

1  转子耦合特性分析

涡轮泵转子常用于较高转速的场合，在不考虑其他外部激励的情况下，涡轮泵的噪声主要是由强

线谱引起的。在涡轮泵升速或降速的过程中，部分特殊频率的线谱特征非常明显，这部分特殊频率并非

涡轮泵转子的倍频，而是涡轮泵转子自身的耦合频率。本文分析的原始涡轮泵转子模型如图 1所示，其

中图 1（a）为涡轮盘的三维模型，图 1（b）为将涡轮盘等效后的涡轮泵转子有限元模型（六面体单元数量

16万个），转子两端由滑动轴承支撑，最高转速为 25 000 r/min，涡轮泵在实际运行过程中会受到陀螺力

矩、阻尼、离心力以及支撑刚度等因素的影响。 

1.1 转子特征值耦合现象分析

由于原始涡轮泵转子有限元模型的计算单元数量较多，导致仿真计算量过大，为研究转子耦合现

象，现将涡轮泵转子模型进行简化处理，简化为偏盘转子模型。简化后尺寸为：左轴长 100 mm，直径

20 mm；右轴长 400 mm，直径 20 mm；圆盘半径 300 mm，厚度 20 mm。转轴两端为两个轴承，约束轴向

自由度，径向刚度为 1×108 N/m，同时考虑阻尼、陀螺力矩以及离心力的影响。模型采用八节点六面体

单元，材料的杨氏模量为 210 GPa，泊松比为 0.3，密度为 7850 kg/m3。
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采用有限元分析软件对偏盘转子模型在不同转速下的模态进行分析。当数据点较少时，特征值曲

线可能会将耦合区域略过，图形曲线几乎呈线性变化，无法体现出局部特征。因此，为观察特征值随转

速的变化情况，需加密转速取值。综合考虑计

算量和效果显示等因素后，选择计算转子前

20阶模态，转速范围为 0~27 000 r/min，每个转

速的间隔为 50 r/min，共计算 540个数据点，得

到如图 2所示的 Campbell图。由图可以看到，

此时的各阶特征值是非线性变化的曲线，且特

征值曲线会在特征值重合的区域发生突变。

对特征值曲线突变的区域进行局部放大分

析，发现当两个或多个特征值曲线逼近时，特征

值曲线会发生转向的现象，如图 3（a）所示。特

征值曲线转向后偏离原变化方向。除此以外，

部分特征随曲线逼近时会发生“合并”的现象，

如图 3（b）所示。在“合并”的区域内，两特征值大小和走向完全一致，但不完全与原来的两个特征值方

向相同，处于一种聚合的状态。上述两种现象，在特征值转向或合并后，随着转速增加特征值并不沿原

轨迹方向前进，而是变化为与之相互影响的其他特征值方向。 

 

（a）涡轮盘的三维模型图 （b）涡轮泵转子有限元模型图
 

图 1  涡轮泵转子模型

Fig.1  Turbopump rotor model
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图 2  加密数据点的转子 Campbell图
Fig.2  Campbell chart of the rotor

 

（a）转向现象发生时的Campbell图 （b）合并现象发生时的Campbell图

440

420

400

380

360

340

320

300

280
40 60 80 100 120 140 160

转速/Hz

频
率

/H
z

562

560

558

556

554

552

550

548

546

120 122 124 126 130128 132 134 136 138
转速/Hz

频
率

/H
z

合并

 

图 3  局部放大的转子 Campbell图
Fig.3  Illustration of curve turning and merging in Campbell chart of the rotor
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1.2 转子耦合模态分析

单个轮盘的模态振型是不同阶的节圆、节径及其组合的模态，单个转轴的模态振型是不同阶的弯

曲、扭转及其组合的模态。考虑阻尼、陀螺力矩以及离心力等因素的影响，对涡轮泵偏盘转子模型进行

有限元模态分析，其模态振型主要跟轮盘和转轴的耦合作用大小有关，不同阶的模态振型分别是轮盘模

态主导、转轴模态主导以及两者耦合作用下的复合模态。

由图 2和图 3（a）的 Campbell图可以发现，转子模型第 9阶特征值与第 12阶特征值在转速升高的

过程中会发生转向现象，转向后特征值沿原方向变化。由此分析第 9阶模态和第 12阶模态在转向前、

转向时和转向后的模态变化情况，如图 4所示。
 
 

（a）转向前后的第9阶模态图 （b）转向前后的第12阶模态图

（c）转向时的第9阶模态图 （d）转向时的第12阶模态图
 

图 4  转向阶段的模态变化图

Fig.4  Modal change graph of curve-turning phase in Campbell chart
 

图 4（a）、图 4（b）所示分别为第 9阶和第 12阶模态转向前后的模态云图，图 4（c）、图 4（d）分别为第 9
和 12阶模态转向时的模态云图。由上图可以发现，不同阶模态之间形状并不相同，且在特征值转向前和

转向后模态均无变化，而在转向时的模态不同于第 9阶和第 12阶模态中的任何一个。针对两阶模态分别

分析会发现，当 Campbell图中特征值发生转向时，其模态开始变化，在转向曲率最大时，模态的变化最为

显著。此时的模态属于相互耦合模态的混合状态，然后随着转向曲率减小，其模态逐渐恢复原样。

图 2、图 3（b）的 Campbell图可以发现，模态转子模型第 5阶特征值与第 7阶特征值在转速升高的

过程中会发生“合并”现象，合并后的特征值沿原方向变化。由此分析第 5阶模态和第 7阶模态在合并

前、合并时和合并后的模态变化情况，如图 5所示。

图 5（a）、图 5（b）所示分别为第 5和第 7阶模态合并前后的模态云图，图 5（c）、图 5（d）分别为第

5和 7阶模态合并时的模态云图。不同阶模态之间形状并不相同，在合并前和合并后两者均无变化，在

合并时的模态不同于两者中的任何一个。针对两阶模态分别分析时发现，当 Campbell图中特征值刚发

生合并现象时，其模态开始发生变化，在完全合并区域模态不再变化，此时的模态属于相互耦合模态的

混合状态，然后随着合并状态结束，曲线再度分离，其模态变化逐渐恢复原样。

转子系统的耦合作用是复杂的，各自由度间均会有不同程度的影响，因此某处发生耦合现象的原

因并非完全由相互靠近的某两个自由度引起，更可能是多个自由度在多种因素影响下共同作用的结果，
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因此多自由度系统在进行有限元分析时出现耦合现象的种类和频率是难以控制的。不仅如此，在进行

多自由度有限元仿真时，在某一转速下施加激励是困难的，并且大多数情况下只能计算动态激励下的稳

态结果，分析模型瞬态变化的计算量巨大。
 

2  双自由度系统耦合状态分析

由上述分析可知，采用有限元数值方法分析多自由度转子系统时，存在无法区分两自由度间耦合

作用的实际影响效果和难以分析耦合现象发生时的系统时域振动特性的问题。因此，本章针对双自由

度系统模型进行分析，根据双自由度系统动力学公式，考虑实际涡轮泵转子系统的影响因素，如陀螺力

矩、阻尼、离心力以及耦合作用，模拟转子系统特征值接近时可能产生的转向以及合并现象，并对耦合

现象进行分析。

在采用惯性框架法推导转子动能时，考虑了离心力以及陀螺效应产生的动能，但由于离心力做功

相互抵消，因此得到的运动方程仅增加陀螺效应项。有阻尼转子系统运动微分方程组为

Mq̈+ (ΩG+C) q̇+Kq = F (1)

Ω M G C K F式中， 为转速， 为质量矩阵， 为陀螺矩阵， 为阻尼矩阵， 为刚度矩阵， 为外部激励列向量。

m m1 k
k1 ε

为探究转子系统运动微分方程的耦合项、陀螺项以及阻尼项对系统特征值变化的影响规律，本文

基于上述方程采用两自由度模型进行分析，如图 6所示。其中各自由度质量分别为  、 ，刚度为 、

，其间连接刚度为 。 

2.1 双自由度系统自由模态耦合分析

k k1首先考虑两自由度无耦合、无阻尼以及无陀螺力矩作用的系统，即仅有刚度 和 的运动方程

如下： [
m1 0
0 m2

] [
ẍ1

ẍ2

]
+

[
k 0
0 k1

] [
x1

x2

]
=

[
0
0

]
(2)

 

（a）合并前后的第5阶模态图 （b）合并前后的第7阶模态图

（c）合并时的第5阶模态图 （d）合并时的第7阶模态图
 

图 5  合并阶段的模态变化图

Fig.5  Modal change graph of the merging phase in Campbell chart
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假设各自由度质量均为 1 kg（统一单位制），则系统特征值为

λ1,2 =
k+ k1±

√
∆

2
,∆ = (k− k1)

2 (3)

k1 k k1

k1

由上述公式可知，两个系统特征值互不影响，当刚度 线性变化时， 的特征值无变化， 的特征值

随 线性变化，发生如图 7所示的交叉现象。

由图 7可知，当两自由度间无耦合等影响因素时，两自由度特征值互不影响。

ε当考虑系统耦合作用时，两自由度间存在耦合项 ，则系统运动方程[1] 如下：[
m1 0
0 m2

] [
ẍ1

ẍ2

]
+

[
k+ε −ε
−ε k1+ε

] [
x1

x2

]
=

[
0
0

]
(4)

假设各自由度质量均为 1 kg（统一单位制），则系统特征值为

λ1,2=
k+ k1+2ε±

√
∆

2
, ∆= (k−k1)

2
+4ε2 (5)

ε k ε

k k k1

k0 k10

当考虑系统耦合作用时，两自由度间存在耦合项 ，假设初始刚度 等于 1 N/m，当 的值等于

0.01  和 0.02  时，即耦合刚度等于 0.01 N/m以及 0.02 N/m，两自由度特征值随刚度 （0.9~1.1 N/m）的

变化如图 8所示，图中 和 为无耦合时候的特征值变化曲线。

k1由此可见，刚度 线性变化时，耦合项的存在会导致原本交叉的两条特征值曲线发生转向现象。存

在耦合项时的特征值均大于原本该自由度下的特征值，耦合刚度越大，则转向区域的范围越大，特征值

 

k k1

m1 m2

x1 x2

ε

 

图 6  双自由度系统模型

Fig.6  Two-degree-of-freedom system model
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图 7  双自由度无耦合特征值交叉图

Fig.7  Two-degree-of-freedom uncoupled eigenvalue cross graph

 

（a）耦合刚度项等于0.01 N/m （b）耦合刚度项等于0.02 N/m
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图 8  耦合特征值转向图

Fig.8  Coupled eigenvalue turning graph
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较耦合前增大得也越多。当耦合项为 0时，两特征值曲线呈交叉状态（无转向）。转向是更加普遍的现

象，只有当两个自由度完全不耦合时才会出现交叉现象。

当考虑系统耦合项与非对称滞后阻尼项时，滞后阻尼与位移项有关，将滞后阻尼公式代入方程得

到的系统运动方程为 [
m1 0
0 m2

] [
ẍ1

ẍ2

]
+

[
k+ jη+ε −ε
−ε k1+ jη1+ε

] [
x1

x2

]
=

[
0
0

]
(6)

对于各自由度质量均为 1 kg（统一单位制）的系统特征值为

λ1,2 =
k+ jη+ k1+ jη1+2ε±

√
∆

2
,

∆ = (k− k1)
2
+2j (k− k1) (η−η1)− (η−η1)+4ε2

(7)

k k jη
jη1 k1

假设初始刚度 等于 1 N/m，耦合项等于 0.01  不变，增加除了耦合项外的非对称滞后阻尼项 与

，改变阻尼项的数值，两自由度特征值随刚度 （0.9~1.1 N/m）的变化如图 9所示。
 
 

（a）阻尼项差值小于0.02 N/m （b）阻尼项差值大于0.02 N/m
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图 9  不同阻尼差值的特征值变化图

Fig.9  Variation graph of eigenvalues of different damping differences
 

ε由图 9（a）可知，当两个阻尼系数的差值小于 2倍的耦合项 时，无论阻尼系数为何值，均只发生转

向现象，且差值越小转向范围越大。当差值为 0时，转向范围只取决于耦合项。由图 9（b）可知，此时无

论阻尼取值多少，特征值大小均无变化，即当差值大于耦合项的 2倍时，特征值只发生交叉现象。分析

上述结果可知，阻尼项的存在可能抵消耦合项的作用。

当考虑系统陀螺项以及耦合项时，系统运动方程[1] 为[
m1 0
0 m2

] [
ẍ1

ẍ2

]
+

[
k+ε −ε+α
−ε−α k1+ε

] [
x1

x2

]
=

[
0
0

]
(8)

对于各自由度质量均为 1 kg（统一单位制）的系统特征值为

λ1,2 =
k+ k1+2ε±

√
∆

2
,∆ = (k− k1)

2
+4
(
ε2−α2) (9)

α k k1当增加除了耦合项外的陀螺项 时，取耦合项为 0.01  不变，两自由度特征值随刚度 （0.9~1.1 N/m）

的变化如图 10所示。

随着陀螺项的值从小变大，观察图 10（a）～（c）中两个自由度特征值的变化情况。陀螺项小于耦合

项时，两特征值曲线仍是转向状态；当陀螺项等于耦合项时，两特征值曲线处于交叉状态；当陀螺项大于

耦合项时，两自由度的特征值曲线会发生合并现象。

分析图 10可知，在转向状态时，由于陀螺项的存在，耦合项的作用会减小，也使转向的范围减小。

两特征值曲线处于交叉状态时，虽然此时陀螺项的存在抵消了耦合项的转向作用，但是特征值的大小相
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比无耦合状态时有了明显的增大，两个自由度增大的幅值均匀且相同。当曲线处于合并状态时，陀螺项

数值越大合并区域越宽，两自由度特征值在合并区域完全一致，并呈现聚合状态。虽然由于耦合和陀螺

力的存在，合并后的特征值整体仍大于原无耦合特征值，但是呈现聚合状态的合并区域会使得局域特征

值小于原无耦合状态的特征值。

 
 

（a）陀螺项<耦合项 （b）陀螺项=耦合项

（c）陀螺项>耦合项 （d）不同差值变化的对比
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图 10  有阻尼及耦合项时的特征值变化图

Fig.10  Eigenvalue variation graph with damping and coupling terms
 

当耦合系统考虑非对称滞后阻尼作用时，由于滞后阻尼与位移项有关，将滞后阻尼公式代入方程

得到的系统运动方程[1] 为[
m1 0
0 m2

] [
ẍ1

ẍ2

]
+

[
k+ jη+ε −ε
−ε k1+ jη1+ε

] [
x1

x2

]
=

[
0
0

]
(10)

对于各自由度质量均为 1 kg（统一单位制）的系统特征值为

λ1,2 =
k+ jη+ k1+ jη1+2ε±

√
∆

2
,

∆ = (k− k1)
2
+2j (k− k1) (η−η1)− (η−η1)+4ε2

(11)

jη jη1 k当增加除了耦合项外的非对称滞后阻尼项 与 时，耦合项为 0.01  不变，改变阻尼系数的大小，

发现当两个阻尼系数的差值小于耦合项的 2倍时，无论阻尼系数为何值，均只发生转向现象，如

图 11（a）所示。当差值大于耦合项的二倍时，特征值发生交叉现象，如图 11（b）所示。因此可以推断出，

阻尼项的存在可能抵消耦合项的作用使其发生交叉现象。

当陀螺耦合系统考虑阻尼力时，系统运动方程为
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[
m1 0
0 m2

] [
ẍ1

ẍ2

]
+

[
k+ jη+ε −ε+α
−ε−α k1+ jη1+ε

] [
x1

x2

]
=

[
0
0

]
(12)

对于各自由度质量均为 1 kg（统一单位制）的系统特征值为

λ1,2 =
k+ k1+2ε+ j (η+η1)±

√
∆

2
,

∆ = −(η+η1)
2
+2j (η+η1) (k− k1)+ (k− k1)

2
+4
(
ε2−α2) (13)

当系统包含耦合、阻尼和陀螺力时，各项不

同的取值会带来不同的特征值耦合图，但是整

体均为交叉、转向和合并的组合，此时特征值耦

合曲线示意如图 12所示。 

2.2 双自由度系统强迫振动分析

m m1 m1

f = Asin(ωt+φ) A ω

为探究两自由度系统特征频率交叉、转向

及合并前后的时域振动情况，分别对上述双自

由度系统（ 和 ）中的 自由度施加简谐激振

力 ，其中 为激振力幅值、 为

周期频率（与系统模态频率相近），并求解非齐

次线性微分方程组，得到两自由度振动位移随时间的变化，分析其振动规律。

在交叉前、交叉时以及交叉后的两自由度时域振动情况如图 13所示，图中位移为相对值，其大小

 

（a）阻尼项差值小于0.02 N/m （b）阻尼项差值大于0.02 N/m
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图 11  不同阻尼差值的特征值变化图

Fig.11  Variation graph of eigenvalues for different damping differences
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图 12  有陀螺、阻尼及耦合项的特征值变化图

Fig.12  Eigenvalue  variation  graph  with  gyroscope,  damping
and coupling terms

 

（a）交叉时振型全局图 （b）交叉时振型局部图
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图 13  双自由度系统交叉时振型图

Fig.13  Vibration mode diagram of two-degree-of-freedom system when curve-crossing occurs
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m1

与激励力幅值相关。由时域振型图可以发现，两自由度间无论何时都是互不干扰，只有受激励的自由度

发生拍振现象。

m1 m1 m

在转向前和转向后的双自由度系统时域振动情况如图 14（a）~（b）、图 14（e）~（f）所示，由图可以发

现受到直接激励的自由度 的振幅较大，与 耦合的自由度 的振幅极小（与耦合等影响因素大小有
 

（a）转向前振型全局图 （b）转向时振型全局图 （c）转向后振型全局图

（d）转向前振型局部图 （e）转向时振型局部图 （f）转向后振型局部图
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图 14  双自由度系统转向时振型图

Fig.14  Vibration mode diagram of two-degree-of-freedom system when curve-turning occurs

 

（a）合并前振型全局图 （b）合并时振型全局图 （c）合并后时振型全局图

（d）合并前振型局部图 （e）合并时振型局部图 （f）合并后时振型局部图
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图 15  双自由度系统合并时振型图

Fig.15  Vibration mode diagram of two-degree-of-freedom system when curve-merging occurs
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m

m1

关）。在转向时的双自由度时域振动情况如图 14（c）~（d）所示，由图可以发现此时自由度 的振动幅值

突然增大，其幅值略小于直接受到激励的自由度 ，且两个自由度振动幅值大小发生交替变化。

m1 m1 m2

m m1

m

在合并前和合并后的双自由度时域振动情况如图 15（a）~（b）、图 15（e）~（f）所示，由图可以发现受

到直接激励的自由度 的振幅较大，与 耦合的自由度 的振幅较小（与耦合等影响因素大小有关）。

在合并时的双自由度时域振动情况如图 15（c）~（d）所示，自由度 和 的振动幅值均随着时间以指数

形式增加，且不受直接激励的自由度 的振幅增长速率更快，双自由度系统处于不收敛的状态。 

3  结　论

为探究涡轮泵转子耦合动力学特性，本文采用基于双自由度模型的解析方法，解决了有限元等常规

方法难以分析耦合现象发生时的系统时域振动特性的问题和无法区分各自由度间实际耦合效果的问题。

本文考虑了实际涡轮泵受到的影响因素，模拟了耦合现象发生时的系统特征。采用双自由度系统

模型可明确在无外力作用的情况下，某一自由度的变化完全是由另一个自由度的耦合作用所引起。分

析发生耦合现象的双自由度系统后发现如下规律：（1）系统发生转向和合并现象的基础是考虑各自由度

间存在的耦合效应；（2）阻尼能够降低各自度间耦合作用的效果；（3）离心作用仅改变系统的刚度大小，

对耦合现象的本身无影响；（4）陀螺力矩对系统耦合效果具有一定的影响，并且陀螺力矩的存在是出现

合并现象的必要条件。

进一步分析双自由度系统发生耦合现象时的时域振动特性，还可以发现如下规律：（1）非受激自由

度的振动幅值在系统转向现象发生时会明显增大，但其幅值仍小于受激自由度的振动幅值，且两自由度

的幅值不断交替变化；（2）两个自由度的振动幅值在合并时均会以指数速率增大，两者均不收敛，且非受

激自由度振动幅值增大的速率要大于受激自由度振动幅值增大的速率。

涡轮泵转子系统在实际的运行过程中存在耦合、陀螺力矩以及阻尼等多种影响因素，系统各自由

度间耦合作用复杂。因此，由上述分析结果可知：涡轮泵转子运行的转速应首先避开合并现象发生的区

域，因为此时的涡轮泵转子系统处于失稳的状态；其次涡轮泵转子运行转速应尽量避开转向现象发生的

区域，因为此时涡轮泵转子系统受到的激励会激起与耦合相关的多种振型，其幅值处于交替变化的状

态，会导致涡轮泵转子系统的振动频率更为复杂。综上，为使涡轮泵转子系统能够安全稳定地运行，其

运行转速应避开转向和合并范围所对应的转速区域。
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