
双转子航空发动机整机振动建模与分析
�

陈　果

(南京航空航天大学民航学院, 江苏 南京 210016)

摘要: 针对实际的双转子航空发动机,建立了航空发动机双转子-支承-机匣耦合动力学模型。在耦合模型中 ,利用

有限元方法对转子和机匣系统进行建模; 支承系统采用了集总参数模型, 计入了滚动轴承和挤压油膜阻尼器的非

线性; 定义了5 种支承和连接方式, 以适应复杂的双转子航空发动机转子-支承-机匣耦合系统建模。运用Newmark-

�法和改进的Newm ark-�法(翟方法)相结合的数值积分获取系统非线性动力学响应。最后进行了航空发动机的整

机振动分析, 分析了系统临界转速、应变能及不平衡响应灵敏度, 研究了挤压油膜阻尼器的减振特性以及系统突加

不平衡的瞬态响应。
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引　言

通常, 航空发动机的转子通过滚动轴承支承在

定子机匣上, 而机匣支承在基础上,为了减少转子的

振动以及调节转子的临界转速, 在轴承与轴承座之

间往往加有弹性支承和挤压油膜阻尼器,因此, 它们

之间的运动相互耦合、相互影响,从而在结构和动力

学上构成了转子-支承-机匣耦合系统
[ 1]
。目前, 双转

子结构已被大量航空燃气涡轮发动机采用, 国内外

学者在双转子系统的振动特性方面做了许多的研

究,文献[ 2] 将模态综合法与有限元素法相结合,对

发动机转子-支承-机匣系统的整机振动特性进行分

析。文献[ 3]基于NASTRAN 中实体单元编制的转

子动力特性计算程序, 对发动机整机进行了动力特

性计算。在分析中发现了高阶转子弯曲振动模态与

机匣振动耦合现象及其变化规律, 在计算分析的基

础上研究了在考虑机匣振动耦合时转子系统临界转

速的确定方法。文献[ 4]分别运用静刚度、动刚度和

整机有限元模型对某型发动机进行了转子动力特性

计算, 指出运用整机模型能够分析支承动刚度和各

种机匣的局部振动对整机振动的影响。文献[ 5]运用

有限元方法研究了单/双转子-滚动轴承系统的振动

特性。文献[ 6]提出了一个详细考虑滚动轴承和挤压

油膜阻尼器非线性的柔性双转子有限元模型,进行

了叶片丢失的瞬态响应模拟。文献[ 7]提出了一个双

转子燃气涡轮发动机有限元模型,利用数值积分方

法计算了叶片丢失下产生的突加不平衡响应, 考虑

了滚动轴承的接触非线性、挤压油膜力的非线性以

及在叶片丢失期间轴承部件的热增长效应。文献

[ 8] 建立了一个带非线性挤压油膜阻尼器轴承的双

转子动力学模型, 结合 NASTRAN 有限元软件和

MAT LAB软件进行非线性数值仿真分析, 其计算

速度得到了很大提高。

然而,整机实体有限元法由于计算工作量大而

在实际应用中受到限制。传递矩阵法只能处理简单

边界条件。子结构传递法计算精度与模型简化误差

关系很大。另外,现有的方法主要是针对线性系统进

行分析, 事实上,在复杂的转子系统中, 存在许多非

线性因素, 如滚动轴承间隙、非线性接触力、变柔性

VC 振动, 挤压油膜阻尼器的非线性油膜力,特别是

当转子产生碰摩、松动、不对中等故障, 轴承产生故

障时, 转子-支承-机匣耦合系统将具有很强的非线

性, 现有的方法对于含故障的强非线性问题不能胜

任, 而求解复杂非线性系统响应的唯一有效方法则

是直接积分法。文献[ 9]建立了一种新型的转子-滚

动轴承-机匣耦合动力学模型,考虑了弹性支承及挤

压油膜阻尼效应、滚动轴承非线性以及碰摩故障, 将

转子考虑为等截面自由欧拉梁模型, 运用模态截断

法进行分析,最后利用数值积分方法获取了系统响

应, 研究了航空发动机的整机振动规律。但是该方

法难于胜任复杂的变截面转子建模。
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由此可见,由于发动机结构复杂化,要想建立有

效的整机有限元模型是非常困难的,即便能够建立

模型, 巨大的计算量也使计算机难以胜任;同时,求

解航空发动机的复杂非线性响应也是一个非常重要

的难题。有鉴于此,本文在综合目前方法的基础上,

针对航空发动机整机振动,提出一种新型的转子-支

承-机匣非线性耦合动力学通用模型,利用有限元梁

模型对转子和机匣系统进行建模, 将支承系统考虑

为集总参数模型,定义多种支承和连接类型以适应

多转子、多机匣的复杂转子-支承-机匣系统建模;同

时,考虑系统存在的非线性因素。最后通过数值积分

法得出系统非线性响应。并针对双转子航空发动机

进行了建模, 分析了双转子航空发动机的整机振动。

1　双转子航空发动机整机动力学模型

1. 1　模型示意图

　　图 1 为典型的双转子航空发动机结构示意

图
[ 1]
,它的转子系统由高低压轴系的5个转子组成,

即由低压压气机转子、中间轴、低压涡轮转子组成的

低压轴系以及由高压压气机转子、高压涡轮转子组

成的高压轴系。它们分别支承在A, B, C, D, E, F , G

七个轴承上。H, L, M 三处均为套齿连轴器。低压转

子的止推支点D 为中介支点,其载荷通过高压转子

止推轴承E 外传, 其余各支点的载荷直接通过机匣

等承力构件外传。除B, C两点外,其余支承均为弹性

支承。

图2为航空发动机双转子-滚动轴承-机匣耦合

系统动力学模型。建模方法如下:

( 1)转子轴(包括低压压气机转子、中间轴、低压

涡轮转子、高压压气机转子及高压涡轮转子)均采用

图 1　典型双转子航空发动机结构示意图

有限元梁模型, 考虑梁的转动惯量、剪切变形及陀螺

力矩。仅仅考虑转子的横向弯曲振动,不考虑转轴的

扭转振动和轴向振动; 高、低压压气机及高、低压涡

轮简化为转盘, 以集中质量的形式作用于其质心上;

考虑转盘的陀螺力矩。

( 3)假定在工作转速内机匣与转子发生弯曲耦

合,机匣截面不变形,仍为圆形,其轴向呈弯曲模态,

因此,将机匣处理为不旋转的梁模型;同时也考虑其

剪切变形和转动惯量。

( 4)低压转子通过前支承A 与后支承G和外机

匣连接,支承B支承在内机匣上;高压转子通过支承

C, E, F 与内机匣连接;低压转子与高压转子之间通

过中介轴承D相连接; 内外机匣通过弹性连接S 和N

实现连接; 外机匣通过弹性支承(安装节) P, Q 与基

础连接。

( 5) A, B, C, D, E, F , G均考虑为弹性支点,可设

定其弹性支承刚度大小; 另外,可以设定是否存在挤

压油膜阻尼器以及其相关参数; H, M , L 套齿简化

为弹性耦合接口,其耦合刚度由套齿刚度决定。

1. 2　动力学建模

从图2可以看出,航空发动机双转子-支承-机匣

耦合动力学模型有多个转子、支承及连接以及多个

图2　航空发动机双转子-支承-机匣耦合动力学模型
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机匣组成,对于转子和机匣,采用有限元方法建立动

力学模型,对于支承采用离散的集总质量模型, 然后

将各部件通过作用力和反作用力的关系实现运动耦

合,最后利用数值积分方法对系统运动微分方程进

行求解。下面对转子、机匣、支承及连接分别进行动

力学建模分析。

1. 2. 1　转子模型

转子考虑为由若干支承和转盘组成, 转子利用

有限元方法离散为普通梁单元, 考虑转子系统的剪

切变形、陀螺力矩及转动惯量。转子与其他转子、机

匣以及支承之间通过非线性力和力矩耦合。另外转

子节点上还将承受来自外部的激励力。图3为本文

建立的有限元转子动力学模型。

图 3　有限元转子动力学模型

转子由分布质量和弹性轴、离散的刚性盘组成,

如图3中所示。对每个转轴单元, E , I , G , �, L , �,
A 分别为转轴单元的弹性模量、截面惯性矩、剪切模

量、泊松比、转轴长度、转轴密度、转轴截面积;对圆

盘P i, mr pi , J ddi , J pdi为圆盘质量、赤道转动惯量、极

转动惯量; Fxi , Fyi为转子第 i个节点所受力;M xi,

M y i为转子第 i个节点所受力矩。

建立坐标系如图3所示, 其中XYZ 为固定坐标

系。变形状态下,任意截面相对于固定坐标系的位置

按以下方法确定: 以X 向位移x ( s, t )、Y 向位移y ( s,

t )确定弹性中心线位置,以绕X 向转角�( s, t )、绕Y

向转角�( s, t)确定横截面方位,横截面还绕其自身

中心线Z向旋转。

( 1) 刚性盘元素运动方程

设盘的质量为m
d , 赤道转动惯量为 J d

d, 极转动

惯量为 J P
d
, �为盘的转动速度。利用拉格朗日方程

可得刚性盘相对固定坐标系的运动方程为

( Md
T + M

d
R) q
¨d - �Gd

q
�d = Q

d ( 1)

式中　Qd为广义外力向量;Md
T和M

d
R分别为质量矩

阵和质量惯性矩阵; G
d
为陀螺矩阵; q为广义位移向

量, q= [ x , y , �, �]。其中,

M
d
T =

m
d 0 0 0

0 m
d 0 0

0 0 0 0

0 0 0 0

,M
d
R =

0 0 0 0

0 0 0 0

0 0 J
d
d 0

0 0 0 J
d
d

,

G
d
=

0 0 0 0

0 0 0 0

0 0 0 - J
d
p

0 0 J
d
p 0

　　( 2) 普通梁元素运动方程

设单元弹性模量为E ,剪切模量为G ,泊松比为

�,内径为d,外径为D ,长度为L ,则

截面惯性矩 I : I =
�
64

( D 4- d
4 ) ;

横截面面积A : A =
�
4
( D 2- d

2 ) ;

有效抗剪面积A s : A s=
A

10
9

1+ 1. 6Dd
D

2
+ d

2

或A s=

A
7+ 6�

6( 1+ �) 1+
20+ 12�
7+ 6�

Dd
D

2
+ d

2

2 ;

剪切变形系数�s : �s= 12EI
GA sL

2。

每个梁单元具有2个节点, 8个自由度。每个节

点具有4个自由度,即X , Y 方向及绕它们的转角。单

元的随时间而变化的横截面位移同时也是沿单元轴

线位置 s的函数。单元端点随时间而变化的广义位

移为

q
e
( t ) = [ q

e
1　q

e
2　q

e
3　q

e
4　q

e
5　q

e
6　q

e
7　q

e
8　]

T

　　由拉格朗日方程,可得梁单元相对于固定坐标

的运动方程

(M e
T + M

e
R) q
¨e + ( - �Ge) q

�e + ( K e
B - K

e
A ) qe = Q

e

( 2)

式中　Q
e 为广义外力向量;M

e
T和M

e
R分别为质量矩

阵和质量惯性矩阵; G
e
为陀螺矩阵; K

e
B为单元弯曲

和剪切刚度矩阵; Ke
A为单元拉伸刚度矩阵。其中,

M
e
T =

M T1

0 M T1 对

0 - MT 4 MT 2

M T4 0 0 MT 2 称

M T3 0 0 MT 5 M T1

0 M T3 - M T5 0 0 M T1

0 M T5 MT 6 0 0 M T4 MT 2

- M T5 0 0 MT 6 - MT4 0 0 M T2

( 3)

式中

MT1 =
13
15 +

7
10�s +

1
3 �s

2
;

MT2 =
1
105

+
1
60
�s + 1

120
�s 2 L

2 ;
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M T3 =
9
70

+
3
10
�s + 1

6
�s 2;

MT 4 =
11
210

+
11
120
�s + 1

24
�s 2 L ;

MT5 = 13
420

+ 3
40
�s + 1

24
�s2 L ;

MT 6 = -
1
140

+
1
60
�s + 1

120
�s2 L

2。

M
e
R = �L

( 1 + �s ) 2
r �
L

2

×

MR1

0 M R1 对

0 - MR4 M R2

MR4 0 0 M R2 称

- M R1 0 0 - MR4 MR1

0 - MR1 M R4 0 0 MR1

0 - MR4 M R3 0 0 MR4 MR2

MR4 0 0 M R3 - M R4 0 0 M R2

( 4)

式中

MR1 =
6
5 ;

MR2 = 2
15

+ 1
6
�s + 1

3
�s 2 L

2 ;

MR3 = - 1
30

- 1
6
�s + 1

6
�s 2 L

2 ;

MR4 =
1
10

-
1
2
�s L ; r �= I

A
。

G
e
R =

�
15L

r�

1 + �s

2

×

0

G1 0 反

- G2 0 0 对

0 - G2 G4 0 称

0 G1 - G2 0 0

- G1 0 0 - G2 G1 0

- G2 0 0 G3 G2 0 0

0 - G2 - G3 0 0 G2 G4 0

( 5)

式中

G1 = 36;　G 2 = 3L - 15L �s;

G3 = L
2 + 5L 2�s - 5L 2�2s ;

G4 = 4L 2 + 5L 2�s + 10L 2�2s。

K
B
e =

E I
L

3 ×

K B1

0 K B1 对

0 - K B4 K B2

K B4 0 0 K B2 称

- K B1 0 0 - K B4 K B1

0 - K B1 K B4 0 0 K B1

0 - K B4 K B3 0 0 K B4 K B2

K B4 0 0 K B3 - K B4 0 0 K B2

( 6)

式中

K B 1 =
12

1 + �s ;

K B 2 =
4 + �s
1 + �s L

2;

K B 3 =
2 - �s
1 + �s L

2;

K B 4 =
6

1 + �s L。

K
e
A =

H
30L ( 1 + �s ) 2×

K A 1

0 K A1 对

0 - K A4 K A 2

K A 4 0 0 K A2 称

- K A1 0 0 - K A 4 K A1

0 - K A1 K A 4 0 0 K A1

0 - K A4 K A 3 0 0 K A4 K A2

K A 4 0 0 K A3 - K A 4 0 0 K A2

( 7)

式中

K A1 = 36 + 60�s + 30�s2 ;

K A2 = 4L
2
+ 5L

2�s + 2. 5L
2�s ;

K A3 = - ( L 2 + 5L 2�s + 2. 5L 2�s) ;
K A4 = 3L。

　　( 3) 转子系统运动方程

将单元的运动方程进行组装,可得到转子系统

运动方程,即

M
s
q
¨s

+ ( C
s
- �Gs

) q
�s
+ K

s
q
s
= Q

s
( 8)

式中　Q
s
为系统广义外力向量; M

s
为系统质量矩

阵; Gs 为系统陀螺矩阵; �s为系统刚度矩阵; Cs为系

统阻尼矩阵。

本文将C
s假设为比例阻尼,即C

s= �0M s+ �1Ks ,

其中, �0, �1为常数,可以得到第 i阶阻尼比为

�i = 1
2
�0
�i + �1�i ( 9)
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显然, 通过模态实验得到转子任意两阶固有频率和

阻尼比, 即可解出 �0, �1, 并进而得到系统比例阻尼
系数矩阵C

s
。

1. 2. 2　机匣模型

对于机匣,可以采用3种不同的处理方法: 梁单

元、锥壳单元或曲面壳单元。虽然机匣是一壳体结

构,其振动模态呈多种形式,包括具有周向波数为0,

1, 2,⋯的模态,但是当其与转子耦合时,只能是周向

波数为1,与转子耦合节点上产生弯矩,并与转子发

生弯曲耦合。至于其他周向波数的振动模态,与转子

耦合节点上产生的力矩是自平衡的,与转子弯曲没

有耦合。因此,在转子动力学分析中,通常考虑机匣

周向波数为 1的振动模态。此时, 机匣横截面不变

形,仍然为圆形,而其轴向呈弯曲模态。据此,目前通

用的处理方法是将机匣按梁单元方式处理, 相当于

按不旋转的轴(梁单元结构)处理, 也需考虑剪切效

应和转动惯量 [ 1]。

因此,不失一般性,本文将机匣处理为不旋转的

梁,与转子模型的处理方法相同,用有限元方法可以

得到机匣的运动微分方程, 即

M
c
q
¨c + C

c
q
�c + K

c
q
c = Q

c ( 10)

式中　Q
c
为机匣系统广义外力向量;M

c
为机匣系

统质量矩阵; K
c
为机匣系统刚度矩阵; C

c
为机匣系

统阻尼矩阵。同样,本文将C
c 假设为比例阻尼。

1. 2. 3　离散支承模型

为了对实际航空发动机的多转子、多机匣进行

耦合系统建模,需要全面考虑转子、机匣间的连接和

支承关系。为此, 本文定义了5种支承连接关系,即:

转子-机匣间的支承连接、转子与转子间的中介轴承

支承连接、转子与转子间联轴器间的连接、机匣与机

匣间的支承连接、机匣与机匣间的螺栓连接。综合运

用此5种支承和连接方式可以对任意多转子、多机

匣复杂结构形式的航空发动机进行整机建模。

( 1) 转子-机匣间的支承连接

对于每个转子与机匣间的支承RCi ( i= 1, 2,⋯,

N ) , 包括了滚动轴承、挤压油膜阻尼器、轴承座等部

件。其中, mwi为滚动轴承外圈质量; mbi轴承座质量;

kti为轴承外圈与轴承座之间的弹性支承刚度, c ti为

轴承外圈与轴承座之间的阻尼系数,如果存在挤压

油膜阻尼器,则该阻尼为非线性阻尼; kf i, cf i分别为

机匣与轴承座之间的支承刚度和阻尼。如图4所示,

其中F yRi和Fx Ri为转子作用于支承的力, Fy Ci和F xCi为

机匣作用于支承的力。设i 个支承RC i 与转子的第m

个节点和机匣的第n个节点相连。

图 4　转子-机匣支承

　　设定轴承外圈固定在轴承座上, 内圈固定在转

轴上 , 设转子第m个节点位移为x Rm和y Rm , 令x =

x Rm- x w i, y = y Rm- y wi ,参考文献[ 11] ,可以得到转

子作用于第i个支承的轴承力为

F xRi = ∑
N

j = 1
Cb( xcos�j + y sin�j - r0 )

3/ 2 �

　　H ( xcos�j + y sin�j - r0 ) co s�j

F yri = ∑
N

j = 1
Cb( xco s�j + y sin�j - r 0) 3/ 2

　　H ( xcos�j + y sin�j - r0 ) sin�j

( 11)

式中　Cb为赫兹接触刚度, 由内外圈和滚珠的赫兹

接触弹性分析可得到。H (·)是亥维塞函数, 当函数

变量大于0时,函数值是1, 否则为0。�j 为第j 个滚珠

处的角度位置, 有�j= �Cage×t+
2�
N b

( j - 1) ,　j = 1,

2,⋯, N b,其中N b为滚珠个数。�Cage为保持架旋转速
度, 设外滚道半径为 R, 内滚道半径为 r ,有 �Cage=
�×r
R+ r

, �为转轴旋转角速度。因此,滚动轴承外圈的

运动微分方程为

mw ix
¨
w i + k ti ( x wi - x bi) + Fd xi = FxRi

mw iy
¨
wi + kti ( yw i - y bi ) + F dyi = Fy Ri - mw ig

　i = 1, 2,⋯, N ( 12)

式中　Fdx i和 Fd yi为阻尼力, 如果考虑为粘性阻尼,

则

Fdx i = cti( x
�
w i - x

�
bi )

Fd yi = cti( y
�
wi - y

�
bi)

( 13)

　　如果存在挤压油膜阻尼器,则需要考虑为非线

性油膜力,如图5所示。设轴颈长度为L J ,轴颈半径

为R J ,油膜半径间隙为 c,润滑油粘度为�,轴承中心
为OB ,轴颈中心为O J ,轴颈偏心距为e,偏心率为�, 轴
颈进动角为�J。在短轴承假设半油膜无端封情况下,

油膜力为[ 9]

F r =
�RJL J

3

c
2

2� J ��2

( 1 - �2 ) 2
+ �

2
��
�
( 1 + 2�2)
( 1 - �2) 5/ 2

F t =
�RJL J

3

c
2

�� J ��
2( 1 - �2) 3/ 2

+ 2��
�

( 1 - �2) 2

( 14)
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式中

�= e/ c = x
2
J + y

2
J / c,

�
�
= e

�
/ c =

x J �x
�
J + y J �y

�
J

c x
2
J + y

2
J

�J = arctan
yJ

x J
,

� J = ��J =
x J �y

�
J - y J �x

�
J

x
2
J + y

2
J

。

图5　挤压油膜阻尼器模型

所以,在 xy 固定坐标系统下的油膜力为

Fx = F r �cos�J - F t �sin�J

Fy = F t �cos�J + F r �sin�J
( 15)

当 x J= x w i- x bi, y J= y wi- y bi ;　x
·
J= x

·
wi- x

·
bi, y
·
J=

y
·
wi- y

·
bi ,则, F dxi= Fx , F dyi= Fy。

又设机匣第n个节点位移为 x Cn和 y Cn,支承RC i

的轴承座的位移为 x bi和 y bi ,则机匣作用于支承RC i

的力为

FxCi = kf i( x Cn - x bi) + cf i ( x
�
Cn - x

�
bi )

F yCi = kf i ( yCn - y bi ) + cf i ( y
�
Cn - y

�
bi)

　i = 1, 2,⋯N ( 16)

因此,支承RC i 的轴承座的运动微分方程为

mbix
¨
bi + kti( x bi - x w i) - Fdx i = FxCi

mbiy
¨
bi + kti( y bi - yw i) - Fd yi = FyCi - mbig

i = 1, 2,⋯, N ( 17)

　　( 2) 转子-转子间的中介轴承支承

对于每个转子与转子间的中介轴承支承RRM i

( i= 1, 2,⋯, N ) , 包括了滚动轴承、轴承座等部件。

其中, mwi为滚动轴承外圈质量; mbi为轴承座质量;

kti, cti分别为轴承外圈与轴承座之间的弹性支承刚

度和阻尼系数; kf i, cf i分别为机匣与轴承座之间的

支承刚度和阻尼。如图6所示,其中FyRI i和FxRI i为内

转子作用于支承的力, F yROi和FxRO i为外转子作用于

支承的力。设i 个支承S2i 与内转子的第j 个节点和

外转子的第k 个节点相连。

图 6　转子间中介轴承支承

中介轴承外圈固定在外转子上随外转子一起旋

转,转速为�Out ,内圈固定在内转子上随内转子一起
旋转,转速为�In。轴承力计算公式与式( 11)相同, 不

同的是,在计算保持架旋转频率时,由于轴承内外圈

均旋转,所以有

�Cage =
�In× r + �Out × R

( R + r )

　　同理, 设转子第m 个节点支承在第 i 个支承的

滚动轴承上,其位移为x Rm和y Rm,可得耦合系统中滚

动轴承所产生的轴承力 : 即令 x = x Rm- x wi , y =

y Rm- y wi, 代入式( 11)可得转子作用于第i 个支承的

轴承力F xRix , Fy Ri( i= 1, 2,⋯, N )。因此,滚动轴承外

圈的运动微分方程为

mw ix
¨
wi + kti ( x wi - x bi) + cti( x

�
w i - x

�
bi ) = FxRi

mwiy
¨
wi + k ti ( y wi - y bi ) + c ti ( y

�
wi - y

�
bi ) =

Fy Ri - mwig

i = 1, 2, ⋯, N ( 18)

又设外转子第n个节点支承在第i 个支承上, 其位移

为x RO n和 y ROn ,支承 RRM i 的轴承座的位移为 x bi和

y bi,则外转子作用于支承RRM i 的力为

F xROi = kf i( x RO n - x bi ) + cf i ( x
�
ROn - x

�
bi)

FyROi = kf i ( y ROn - y bi ) + c f i( y
�
RO n - y

�
bi)

　i = 1, 2,⋯, N ( 19)

因此,支承RRM i 的轴承座的运动微分方程为

mbix
¨
bi + kti ( x bi - x w i) + cti( x

�
bi - x

�
wi ) = FxROi

mbiy
¨
bi + kti ( y bi - y wi ) + cti( y

�
bi - y

�
w i) =

FyROi - mbig

i = 1, 2, ⋯, N ( 20)

　　( 3)转子-转子间的联轴器连接

对于转子间的联轴器连接 RRCk ( k= 1, 2,⋯,

N ) , 设左转子第 i个节点与右转子第 j 个节点用联

轴器相连,联轴器的径向刚度为kRr ,角向刚度为 kR�,
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径向阻尼为cRr ,角向阻尼为cR�。设左转子第i个节点

的位移为: x RL i, yRL i , �RL i , �RL i ,速度为: x
·
RL i, y

·
RL i, ��RL i,

�
·
RL i;右转子第j 个节点的位移为x RRj , y RRj , �RRj , �RRj ,

速度为: x
·
RRj , y

·
RRj , ��RRj , �

·
RRj。

则作用在左转子节点i 上的力和力矩FRxi, FRyi,

MRx i,M Ryi, 以及作用在右转子节点 j 上的力和力矩

FRxj , FRyj ,M Rxj ,MRy j为

F Rxi = kRr ( x RRj - x RL i) + cRr ( x
�
RRj - x

�
RL i)

FRy i = k Rr ( yRRj - y RL i) + cRr ( y
�
RRj - y

�
RL i)

M Rxi = kR�( �RRj - �RL i) + cR�( ��RRj - ��RL i)

M Ry i = kR�(�RRj - �RL i) + cR�(�
�
RRj - �

�
RL i)

( 21)

FRx j = - FRxi

FRy j = - FRyi

MRx j = - MRxi

MRy j = - MRyi

( 22)

　　( 4)机匣-机匣间的弹性连接

对于机匣间的弹性连接CCk( k= 1, 2,⋯, N ) ,设

机匣1第 i个节点与机匣2第 j 个节点用螺栓相连,

螺栓的径向刚度为 kCr ,角向刚度为 kC�,角向刚度为

kC�,径向阻尼为 cCr ,角向阻尼为 cC�。设机匣1第 i个

节点的位移为: x C1i , y C1i, �C1i, �C1i , 速度为: x
·
C1i , y

·
C1i,

��C1i , �
·
C1i ;机匣2第 j 个节点的位移为 x C2j , y C2j , �C2j ,

�C2j , 速度为: x
·
C2j , y

·
C2j , ��C2j , �

·
C2j。则作用在机匣1节

点i上的力和力矩Fxi , Fyi ,M xi ,M y i,以及作用在机匣

2节点 j 上的力和力矩Fxj , F yj ,M x j ,M yj为

FC1xi = kCr ( x C2j - x C1i) + cCr ( x
�
C2j - x

�
C1i )

F C1y i = k Cr ( y C2j - y C1i) + cCr ( y
�
C2j - y

�
C1i)

M C1xi = kC�( �C2j - �C1i) + cC�( ��C2j - ��C1i)

M C1yi = k C�( �C2j - �C1i) + cC�(�
�
C2j - �

�
C1i)

( 23)

F C2x j = - FC1xi

F C2y j = - FC1yi

M C2x j = - MC1xi

M C2y j = - MC1yi

( 24)

　　( 5)机匣-基础间(安装节)弹性支承

对于机匣与基础间安装节的弹性支承CBk ( k=

1, 2,⋯, N ) ,设机匣第i个节点与基础用弹性支承相

连, 支承的连接刚度为 kCx , kCy ,连接阻尼为 cCx , cCy。

设机匣第 i 个节点的位移为: x Ci , yCi , 速度为: x
·
Ci,

y
·
Ci。则作用在机匣节点i 上的力F Cx i, FCyi为

FCx i = - kCxx Ci - cCxx
�
Ci

FCyi = - kCxy Ci - cCyy
�
Ci

( 25)

1. 2. 4　转子-支承-机匣非线性动力学求解

由于复杂转子-支承-机匣耦合系统动力学模型

自由度数较多, 且存在大量非线性因素,因此本文采

用时域数值积分获取系统响应,为了提高建模效率

和计算速度, 采用了隐式的Newmark-�法和显式的
翟方法(改进的Newmark-�)相结合的数值积分法来
进行计算。

设系统的动力学方程可表示成如下统一形式

MA + CV + KX = P ( 26)

式中　M, C, K分别为系统惯量、阻尼和刚度矩阵;

X 为系统的广义位移向量; V为系统的广义速度向

量; A为系统的广义加速度向量; P 为系统的广义载

荷向量。翟方法的积分格式为 [ 12]

Xn+ 1 = X n + Vn� t +

　 1
2

+ � An�t 2 - �An- 1�t 2

Vn+ 1 = Vn + ( 1 + �) An� t - �An- 1� t

( 27)

式中　� t为时间积分步长;下标n代表t= n�t瞬时; 下

标n+ 1代表t= ( n+ 1) � t瞬时;下标n- 1代表t= ( n-

1) � t瞬时; �, �为积分参数,通常选取�= �= 1/ 2。

然而, 翟方法要求质量阵为对角阵, 而由有限元方

法构成的质量阵不为对角阵,而隐式积分法对此无要求。

因此, 本文采用显式积分的翟方法和隐式积分的

Newmark-�相结合来求取有限元转子-滚动轴承耦合系

统动力响应。对于式( 26) , Newmark-�法的假定为
Xn+ 1 = X n + Vn� t +

　
1
2 - � An� t2 + �An+ 1� t2

Vn+ 1 = Vn + ( 1 - �) An� t + �An�t

( 28)

式中　�, �为控制参数, 通常, �= 0. 25; �= 0. 5;

Newmark-�法的求解决步骤为:

( 1)初始计算

1)形成刚度矩阵K ,质量矩阵M 及阻尼矩阵C;

2)获得初始值X0 , V0, A0 ;

3)选择步长� t和参数�, �,计算常数:

a0 = 1
�� t2

, a1 = �
��t , a2 = 1

�� t , a3 =
1
2�- 1,

a4 =
�
� - 1, a5 =

� t
2
�
� - 2 , a6 = �t ( 1 - �) ,

a7 = �� t ( 29)

　　4)形成有效刚度矩阵

K
~ = K + a0M + a1C;
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　　5)求逆矩阵K
~ - 1 ;

( 2)对于每个时间步长计算

1) n+ 1时刻的载荷向量

P
~
n+ 1 = Pn + M( a0X n + a2Vn + 　　　　

a3An ) + C( a1Xn + a4Vn + a5An ) ( 30)

　　2)求n+ 1时刻的位移、速度及加速度

Xn+ 1 = K
~ - 1

P
~
n+ 1 ( 31)

An+ 1 = a0( X n+ 1 - Xn ) - a2Vn - a3An ( 32)

Vn+ 1 = Vn + a6An + a7An+ 1 ( 33)

　　本文复杂转子-支承-机匣耦合动力学求解流程

如图7所示。

2　双转子航空发动机整机振动分析

2. 1　初始计算参数

　　本文模型初始参数参考实际的航空发动机结

图7　复杂转子-支承-机匣耦合动力学求解流程

构[ 1] ,为了简化计算,本文的滚动轴承统一采用6304

滚动轴承, 并且不考虑主安装节P 和辅助安装节Q

的连接刚度差别。相关参数见表1～9所示。

2. 2　临界转速分析

对于航空发动机来说,合理配置转子-支承系统

表1　转子主要计算参数

参数 单元数
转盘质量

m p/ kg

转盘极

惯性矩

J dp /

( kg·m2 )

转盘赤道

惯性矩

J dd /

( kg·m 2)

轴长/ m
轴外/

内径/ m

弹性模量

E / P a

泊松比

�
密度�/

( kg·m- 3)

比例阻尼

系数�0
比例阻尼

系数�1

低压压气

机轴LPT
10 10. 7 0. 1 0. 05 0. 152 0 0. 018/ 0 2. 1×1011 0. 3 7. 8×103 5 1. 35×10- 5

低压中间

轴LPM
10 —— —— —— 0. 254 0. 018/ 0 2. 1×1011 0. 3 7. 8×103 5 1. 35×10- 5

低压涡

轮轴LPM
10 7. 09 0. 07 0. 035 0. 102 0. 018/ 0 2. 1×1011 0. 3 7. 8×103 5 1. 35×10- 5

高压压气

机轴HPT
10 7. 2 0. 07 0. 035 0. 1520

0. 038 5/

0. 018 5
2. 1×1011 0. 3 7. 8×103 5 1. 35×10- 5

高压涡

轮轴HPT
10 3. 692 0. 037 0. 0185 0. 102

0. 038 5/

0. 018 5
2. 1×1011 0. 3 7. 8×103 5 1. 35×10- 5

表2　机匣主要计算参数

参数 单元数 外/内径/ m 长度 / m
弹性模量

E/ Pa
泊松比 �

密度

�/ ( kg·m- 3)

比例阻尼

系数 �0

比例阻尼

系数 �1
内机匣 10 0. 20/ 0. 18 0. 3 2. 1×1011 0. 3 7. 8×103 5 1. 35×10- 5

外机匣 20 0. 20/ 0. 18 0. 5 2. 1×1011 0. 3 7. 8×103 5 1. 35×10- 5

表3　SFD 参数

油膜轴径 2R/ mm 承载长度L / mm 直径间隙2c/ mm 粘度u/ ( Pa. s)

73. 4 19. 3 0. 15 0. 002

表4　6304 滚动轴承主要参数

节圆直径

D m/ mm

滚珠直径

d/ mm

外滚道半

径R/ mm

内滚道半

径 r / mm

滚珠个数

N b

接触刚度

Cb/ ( N·m- 3/2 )

轴承间隙

r 0/�m

外圈质量

mw / kg

轴承座质量

mw / kg

36 9. 6 22. 8 13. 2 7 11. 67×109 5 0. 08 1
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表 5　转子-机匣支承参数

支承 转子(节点数) 机匣(节点数) k t/ ( N·m- 1) ct/ ( N·s·m- 1) kf / ( N·m- 1) c f / ( N·s·m- 1)

A LPC( 1) OC( 1) 2. 5×108 1 000 2. 5×107 2 000

B LPC( 11) IC( 1) 2. 5×108 1 000 2. 5×107 2 000

C HPC( 1) IC( 3) 2. 5×108 1 000 2. 5×107 2 000

E HPC( 11) IC( 7) 2. 5×108 1 000 2. 5×107 2 000

F HPT ( 6) IC( 9) 2. 5×108 1 000 2. 5×107 2 000

G LPT ( 11) OC( 21) 2. 5×108 1 000 2. 5×107 2 000

表 6　转子-转子中介轴承支承参数

支承 内转子(节点数) 外转子(节点数) k t/ ( N·m- 1) ct/ ( N·s·m- 1) kf / ( N·m- 1) c f / ( N·s·m- 1)

D LM ( 9) HPC( 8) 2. 5×108 1 000 2. 5×107 2 000

表7　转子-转子联轴器连接参数

支承 左转子(节点数)右转子(节点数) kr / ( N·m- 1) k �/ ( N·m·r ad- 1) c t/ ( N·s·m - 1) c�/ ( N·m·s·r ad- 1)

H LPC( 11) LM ( 1) 2. 0×108 1. 0×104 2 000 0

L LM ( 11) LPT ( 1) 2. 0×108 1. 0×104 2 000 0

M HPC ( 11) HPT ( 1) 2. 0×108 1. 0×105 2 000 0

表 8　机匣-机匣连接参数

连接 内机匣(节点数)外机匣(节点数) kr / ( N·m- 1) k �/ ( N·m·r ad- 1) c t/ ( N·s·m - 1) c�/ ( N·m·s·r ad- 1)

S IC( 1) OC( 8) 1. 0×108 0 2 000 0

N IC( 11) OC( 15) 1. 0×108 0 2 000 0

表 9　机匣-基础连接参数

连接 机匣(节点数) kc / ( N·m- 1) k �/ ( N·m·r ad- 1) c c/ ( N·s·m- 1) c�/ ( N·m·s·r ad- 1)

P OC( 5) 2. 5×108 0 2 000 0

Q OC( 16) 2. 5×108 0 2 000 0

的临界转速, 是保证发动机安全可靠运行的重要前

提。在发动机整体方案设计阶段,通过估计临界转速

来分析总体结构方案的合理性; 在工程设计阶段,通

过仔细计算临界转速, 考虑是否采用弹性支承保证

临界转速原理工作转速范围。

分别给定高压转子的自转转速,不考虑高压转

子的不平衡, 改变低压转子的转速,由低压转子的不

平衡力激励,得到转速-振幅关系曲线图, 如图 8( a)

所示,其中高压转子的转速为nCH = 6 000 r/ m in; 分

别给定低压转子的自转转速, 不考虑低压转子的不

平衡,改变高压转子的转速,由高压转子的不平衡力

激励,得到转速-振幅关系曲线图,如图8( b)所示, 其

中低压转子的转速为nCL = 6 000 r/ m in。

其中,图8中包括了低压涡轮、低压压气机、高压

图8　振幅-转速特性曲线图
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涡轮和高压压气机的振动振幅。从图8中可以看出,

不同的部件在不同的共振频处取得极大值, 这样综合

考虑各部件处的极大值可以得到各阶临界转速,如图

8中的4条竖线分别对应于各阶临界转速。其他情况

可以依此类推, 最终可以得到系统的前4 阶临界转

速, 并绘出系统临界转速特性图谱,如图9所示。

根据图 9中的高低压转子共同工作线,即通过

坐标原点的45°方向的直线,该线上高低压转子转速

相同,从图中可以看出, LRX 和HRX正好与高低压

转子共同作用线交于A, B, C三点。因此,可以近似

地以 A, B, C 三点作为整个系统的前3 阶临界转速

点,则系统的临界转速分别为: A ( 8 897 r / min) , B

( 11 201 r / min) , C( 14 364 r / min)。

图 9　系统临界转速特性图谱

将表5中的支承A 的刚度kt 改为2. 5×10
6
N/ m,

其他均不变, 按相同的计算方法可以得到由低压转

子激起的临界转速和由高压转子激起的临界转速,

并绘出系统临界转速特性图谱,如图10所示。根据

图中的高低压转子共同工作线, 可以近似地以A, B,

C 三点作为整个系统的前 3阶临界转速点,则系统

的临界转速分别为: A( 6 986 r/ min) , B( 11 182 r/

min) , C( 14 390 r / min)。对比支承A 的两端均为刚

性支承的情况,系统的第一阶临界转速降低了很多,

但第2阶和第3阶临界转速变化不大。

如果将表5中的支承A 和支承G 的刚度kt 改为

2. 5×10
6
N/ m , 其他均不变, 按相同的计算方法可

以得到系统临界转速特性图谱,如图11所示。根据

图中的高低压转子共同工作线, 可以近似地以A, B,

C 三点作为整个系统的临界转速点, 则系统的临界

转速分别为: A ( 7 033 r/ m in) , B( 13 305 r / min) , C

( 17 956 r/ m in)。对比支承A 的两端均为刚性支承

的情况,系统的第一阶临界转速降低了很多,第2阶

和第3阶临界转速提高了许多。

图10　系统临界转速特性图谱

图11　系统临界转速特性图谱

2. 3　应变能分析算例

由前面计算可知,在刚性支承下,根据图9所示

的系统临界转速特性图谱, 可以近似得到系统临界

转速 为 : A( 8 897 r/ m in) , B( 11 201 r/ m in) 和 C

( 14 364 r/ m in)。分别计算各临界转速下, 低压转

子、高压转子、机匣及支承的应变能分布百分比如表

10所示。从表10可以看出,在第1阶临界转速下, 低

压转子变形最为剧烈,其应变能达到62%,大大超过

了规定的25%。在第2阶和第3阶临界转速下,低压

转子的应变能逐渐降低, 而高压转子和机匣以及支

承的应变能则逐渐增大。

在考虑支承A 为弹性支承的情况下,根据图10

所示的系统临界转速特性图谱, 可以近似得到系统
表10　各临界转速下的应变能分布(刚性支承)

临界转速/

( r·min- 1)

低压转子

应变能/ %

高压转子

应变能/ %

机匣

应变能/ %

支承

应变能/ %

A ( 8 897) 62 1 5 32

B( 11 201) 20 2 8 70

C( 14 364) 15 7 20 58
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临界转速为: A ( 6 986 r/ m in) , B( 11 182 r / min) , C

( 14 390 r/ m in)。在不考虑支承A 处的挤压油膜阻

尼器SFD时,分别计算各临界转速下,低压转子、高

压转子、机匣及支承的应变能分布百分比如表11所

示。当在支承A 处设置SFD时, 其计算结果如表12

所示。对比表10, 11和12的计算结果可以发现减小

支承刚度和增加SFD均能有效地改变系统应变能

的分布,减少转子的弯曲变形。

表 11　各临界转速下的系统应变能分布 (支承A 为弹性支

承) (无SFD)

临界转速/

( r·min- 1 )

低压转子

应变能/ %

高压转子

应变能/ %

机匣

应变能/ %

支承

应变能/ %

A ( 6 986) 37 1 5 57

B( 11 182) 22 2 8 68

C( 14 390) 15 7 20 58

表12　各临界转速下的应变能分布(支承A 为弹性支承) (有

SFD)

临界转速/

( r·min- 1 )

低压转子

应变能/ %

高压转子

应变能/ %

机匣

应变能/ %

支承

应变能/ %

A ( 6 986) 29 1 10 60

B( 11 182) 21 2 9 68

C( 14 390) 15 7 20 58

　　在考虑支承A 和支承G 均为弹性支承的情况

下,根据图 11所示的系统临界转速特性图谱,可以

近似得到系统临界转速为 : A ( 7 033 r/ min) , B

( 13 305 r/ min) , C( 17 956 r/ min)。在支承A 和支承

G处考虑 SFD 时, 分别计算各临界转速下,低压转

子、高压转子、机匣及支承的应变能分布百分比如表

13所示;当考虑SFD 时,计算结果如表14所示。通

过计算发现, 通过不断调整支承刚度和设置SFD,最

终使转子的应变能分布趋于合理,达到了低于 25%

的设计准则。

表 13　各临界转速下的系统应变能分布(支承 A, G均为弹

性支承) (无SFD)

临界转速/

( r·min- 1 )

低压转子

应变能/ %

高压转子

应变能/ %

机匣

应变能/ %

支承

应变能/ %

A ( 7 033) 37 5 5 57

B( 13 305) 15 7 20 58

C( 17 956) 23 1 10 66

表 14　各临界转速下的系统应变能分布(支承 A、G均为弹

性支承) (有SFD)

临界转速/

( r·min- 1 )

低压转子

应变能/ %

高压转子

应变能/ %

机匣

应变能/ %

支承

应变能/ %

A ( 7 033) 20 1 8 71

B( 13 305) 15 7 18 60

C( 17 956) 20 2 13 65

2. 4　不平衡响应的灵敏度分析

燃气涡轮发动机结构设计准则在转子系统设计

中提出的要求是:“通过评定发动机对转子上不同位

置的不平衡响应, 确定其对不平衡量的敏感程度”。

按此要求并根据灵敏度的定义,可以将发动机转子

沿轴向各位置的振动位移响应视为因变量,而将转

子系统的不平衡力视为自变量。如果已知作用在转

子系统上的不平衡力向量 F, 通过转子运动微分方

程可以求解得到转子系统沿轴向各位置的振动位移

向量Y Z。如果增加不平衡力�F,则响应的转子系统
沿轴向各位置的振动位移有一增量�Y Z。因此,转子

上不同位置的不平衡响应灵敏度SR 可以表达为

SR =
�Y Z/ Y Z

�F / F ( 34)

　　灵敏度分析时,通常选取转子系统工作转速范

围内的临界转速状态或发动机慢车转速和设计工作

转速等重要转速状态。为了使响应仅包含单一的频

率成分,本文假设发动机的高低压转子转速相同, 设

定其工作转速为10 000 r / min。初始不平衡的偏心

距均为0. 005 mm ,不平衡增量的偏心距为0. 000 5

mm, 即为原始偏心距的1/ 10;考虑LPC和LPT 的不

平衡增量, 分别在 3种情况下进行了系统灵敏度计

算,获取了各支承下所对应的机匣位移响应灵敏度。

表15为刚性支承的情况下的计算结果;表16为支承

A 为弹性阻尼支承下的计算结果;表17为支承A 和

G 均为弹性阻尼支承时的计算结果。其中弹性支承

的刚度为2. 5×106 N/ m, 刚性支承的刚度为2. 5×

10
8
N/ m ,挤压油膜阻尼器的参数见表4所示。

从表中可以看出,在工作转速下,弹性阻尼支承

一方面能够有效地降低由于不平衡所导致的机匣响

应幅值;另一方面,也能够改变系统对不平衡的灵敏

度。对比表15和16,可以看出,在支承A 处增加弹性

阻尼支承后,在不平衡响应在某些部位得到了衰减,

有些部位稍有增加,而不平衡灵敏度基本上均降低

了很多。对于表15和17,可以看出,在支承A 和G 处

同时增加弹性阻尼支承后, 基本上在所有机匣的响

应均得到了有效衰减,但是不平衡灵敏度在某些部

位得到降低,而在某些部位反而增加。由此可见, 转

子在不同轴向位置的不平衡响应灵敏度,主要取决

于转子系统在该转速下呈现的模态, 只有在给定的

转速下,正确设置弹性阻尼支承,才能够既有效地降

低系统不平衡响应,又有效地降低系统不平衡响应

灵敏度。
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表 15　系统不平衡灵敏度(刚性支承)

部位 原始响应/�m
LPC 加不平衡量

响应/�m 灵敏度/ %

HPT 加不平衡量

响应/ �m 灵敏度/ %

支承A 外机匣( 1) 2. 17 2. 30 59. 5 2. 19 9. 20

支承B 内机匣( 1) 0. 85 0. 82 - 35. 0 0. 87 23. 5

支承C 内机匣( 3) 1. 48 1. 33 - 101. 0 1. 52 27. 2

支承E 内机匣( 7) 2. 93 2. 83 - 34. 0 2. 99 20. 5

支承F 内机匣( 9) 3. 66 3. 59 - 19. 0 3. 73 19. 1

支承G 外机匣( 21) 4. 16 4. 19 7. 20 4. 21 12. 0

表16　系统不平衡灵敏度(支承A 为弹性支承带挤压油膜阻尼器)

部位 原始响应/�m
LPC 加不平衡量

响应/�m 灵敏度/ %

HPT 加不平衡量

响应/ �m 灵敏度/ %

支承A 外机匣( 1) 1. 32 1. 37 37. 9 1. 33 7. 60

支承B 内机匣( 1) 1. 90 1. 85 - 26. 3 1. 93 15. 8

支承C 内机匣( 3) 2. 43 2. 38 - 20. 6 2. 47 16. 5

支承E 内机匣( 7) 3. 51 3. 47 - 11. 4 3. 57 17. 1

支承F 内机匣( 9) 4. 04 4. 00 - 9. 90 4. 10 14. 90

支承G 外机匣( 21) 3. 86 3. 84 5. 20 3. 89 7. 80

表17　系统不平衡灵敏度(支承 A 和G 均为弹性支承带挤压油膜阻尼器)

不平衡增量部位 原始响应/�m
LPC 加不平衡量

响应/�m 灵敏度/ %

HPT 加不平衡量

响应/ �m 灵敏度/ %

支承A 外机匣( 1) 0. 4 0. 46 250 0. 4 0. 0

支承B 内机匣( 1) 0. 96 1. 02 62. 5 0. 96 0. 0

支承C 内机匣( 3) 0. 95 0. 98 31. 6 0. 96 10. 5

支承E 内机匣( 7) 1. 07 1. 08 9. 30 1. 10 39. 6

支承F 内机匣( 9) 1. 14 1. 14 0. 0 1. 18 35. 1

支承G 外机匣( 21) 0. 8 0. 8 0. 0 0. 82 25. 0

2. 5　挤压油膜阻尼器减振性能分析

挤压油膜阻尼器的主要作用在于减小转子通过

共振时的振幅和支承外传力,其减振效果十分显著,

一般可以减小振动60%以上,并能抑制动力不稳定

性和具有一定的承受突加不平衡负荷的能力。因此,

目前广泛应用于航空发动机设计中。由于油膜阻尼

远远大于转子-支承系统其它阻尼, 因此存在油膜阻

尼时,其它阻尼甚至可以忽略不计。

本文仿真计算了挤压油膜阻尼器的减振性能。

考虑仅仅在低压压气机前支点轴承A 处设置挤压油

膜阻尼器,其他地方仍然采用线性阻尼,计算了在弹

性支承刚度2. 5×106 N/ m 和2. 5×107 N / m 下的转

子1阶临界转速附近的前机匣振动响应, 比较了不

同挤压油膜阻尼器参数和不同弹性支承刚度对低压

压气机振动响应的影响。

图12( a)和( b)分别为在弹性支承刚度2. 5×10
6

N/ m 和 2. 5×10
7
N / m 下,不同油膜直径间隙和油

膜假设时的低压压气机X 向振动位移-转速图。从图

12中可以得出如下结论: 1)在相同的油膜直径下,

由于刚度更低的弹性支承在轴颈处将产生更大的变

形,致使轴颈对油膜将产生更强的挤压作用, 从而出

现更大的阻尼力,因此产生更好的减振效果。2)在相

同的弹性支承刚度下,由于更小的油膜间隙, 将产生

更大的挤压油膜阻尼力, 因此具有更好的减振效果。

3)在相同的弹性支承刚度和相同的油膜直径下, 全

油膜比半油膜具有更好的减振效果。

另外,本文仿真计算了SFD对突加不平衡的瞬

态响应。本文在支承A 处设置了弹性阻尼支承,其支

承刚度为2. 5×106 N / m, 分别在低压压气机LPC 上

突加不平衡量时,仿真计算了系统的瞬态响应,得到

了轴颈相对于间隙圆的运动轨迹, 如图13 和14 所

示。其中, 图13的SFD油膜间隙直径为2c= 0. 2 �m,

突加不平衡量为U d= 10, 30, 50, 70 g·cm ;图14的

SFD油膜间隙直径为2c= 0. 4 �m。突加不平衡量为

U d= 20, 60, 100, 140 g·cm。

从图 13中可以看出, 随着突加不平衡的增加,

非线性特征越突出,系统的运动将从周期、分频、拟
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图12　挤压油膜阻尼器减振特性分析

图13　轴颈相对于间隙圆的运动轨迹( 2c= 0. 2�m)

图14　轴颈相对于间隙圆的运动轨迹( 2c= 0. 4�m)

周期直至混沌运动变化,轴颈运动轨迹不仅半径增

加,而且变得更加复杂,因此系统运动将变得更加不

稳定。显然,挤压油膜阻尼器能够在一定范围内承突

加不平衡,当突加不平衡量增大到一定程度时, 系统

运动将出现不稳定, 严重时将导致轴颈与轴承碰摩

而使转子失去生存能力。对于图14, 可以发现, 随着

SFD 油膜间隙增加, 油膜力的非线性减弱, 基本上

为周期运动, 运动轨迹近似为圆。同时,较大油膜间

隙的SFD 具有更强的承突加不平衡的能力, 但是,

由前面的计算可知,大间隙下的SFD 具有较差的减

振效果,由此可见,应该综合考虑多种因素以确定合

适的油膜间隙。

3　结　论

( 1)针对实际双转子航空发动机模型,建立了航

空发动机双转子-滚动轴承-机匣耦合动力学模型,

该模型将转子和机匣利用有限元方法建立了动力学

模型,定义了5种支承和连接方式,考虑了系统非线

性特性,采用Newmark-�法和改进的Newmark-�法
(翟方法)相结合的数值积分获取系统非线性动力学

响应。

( 2)研究了双转子航空发动机的整机振动规律,

计算了双转子系统临界转速和应变能分布,分析了

挤压油膜阻尼器的减振性能以及系统对不平衡故障

的灵敏度, 研究了突加不平衡系统所产生的瞬态振

动规律等,验证了模型的正确有效性。

( 3)本文工作对于有效地进行双转子航空发动

机整机振动建模与仿真, 以及研究带故障的航空发

动机动力学仿真和故障机理研究具有重要意义。本

文建模方法可以推广到单转子及多转子航空发动机

的整机振动建模与仿真。
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Vibration modeling and analysis for dual-rotor aero-engine

CH EN Guo

( Co llege o f Civ il Av iation Colleg e, Nanjing Univ ersity o f Aeronautics and Astr onautics, Nanjing　210016, China )

Abstract: In this paper , a new dual ro to r-ball bear ing-stato r coupling dynamic model fo r practica l aer o-eng ine is est ablished.

In the coupling sy st em, the r oto r and casing sy stems are modeled by means o f the Finite Elem ent s met hod; the suppor t

systems ar e modeled as the lumped paramet er models, and t he nonlinear factor s o f ball bear ings and the squeeze film dampers

ar e also included; 5 kinds of suppo rts and connection modes are defined to model the complex r ot or-suppor t-casing coupling

system of dua l r oto r aer o-eng ine. A new numer ical integr al met hod, which combines the New mark-� method and the

improved New mark-�met hod ( ZHAI Method) , is used t o obta in the system responses. Finally , t he vibr ation is analy sis for

w ho le aero-eng ine ca rr ied out , the system critical r otat ing speeds, st rain energ y, and the sensitivity of unbalance response ar e

analy zed; the vibr ation suppression character istics of squeeze film damper ( SFD ) and the transient responses of sudden

unbalance a re studied.

Key words: aero-eng ine; double r oto r s; who le aer o-engine v ibrat ion; finite element analy sis; coupling dynamics
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