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摘　　　要：以双转子航空发动机为研究对象，建立了航空发动机双转子－滚动轴承－机匣耦合动力学模型．
模型中考虑了低压转子与高压转子的中介轴承耦合作用，滚动轴承模型中考虑了滚动轴承间隙、非线性赫兹

接触力以及变柔性ＶＣ（ｖａｒｙｉｎｇ　ｃｏｍｐｌｉａｎｃｅ）振动等因素．利用仿真模型，进行了同向和反向旋转双转子系统

的拍振响应分析，结果表明当高低压转子的转速差较小时，双转子系统的拍振响应明显．同时研究了同转和

反转双转子系统轴心轨迹响应的差异，研究表明反向旋转双转子系统的轴心轨迹会形成“花瓣”状．最后，利

用双转子试验器验证了仿真结果的正确性，进一步验证本文所建模型的正确性．
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　　目前，双转子结构已被大多数航空发动机采
用，其中，高低压转子同向旋转的双转子发动机居
多．另外，为了减轻发动机重量，提高发动机性能，
高低压转子反向旋转的双转子结构也被采用，如
装备于Ｆ２２战斗机上的Ｆ１１９发动机［１］．因此，研
究同向和反向旋转双转子系统的振动响应特性，
对航空发动机的设计和制造将具有重要的意义．
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［２－４］研究了反向旋转双转子
系统的轴心轨迹和非线性响应等．文献［５－６］分别
利用传递矩阵法和有限元法，对双转子系统进行
了临界转速、振型和不平衡响等方面的研究．以上
研究均将中介轴承简化为弹簧和阻尼．文献［７］将
双转子系统简化为两个不同频的余弦信号，进行
了拍振响应分析；文献［８］对中介轴承单独进行了
建模和分析，对同向和反向旋转时中介轴承的寿

命进行了对比分析，但是没有与双转子系统进行
耦合分析．因此，本文对支承轴承和中介轴承进行
了详细建模，并与高低压转子以及机匣相耦合，建
立了双转子－滚动轴承－机匣动力学模型，利用双
转子系统仿真模型对进行了双转子系统的响应特

性进行了分析，并利用双转子试验器对仿真结果
进行了验证，结果表明试验与仿真达成了很好的
一致性．

１　双转子－滚动轴承－机匣耦合系统
动力学模型

　　图１为本文建立的双转子－滚动轴承－机匣系
统模型，高低压转子通过中介支承耦合在一起，高
压转子通过支承轴承与机匣耦合在一起．根据高
低压转子及轴承动力学关系，可得系统的运动微
分方程（１）．
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其中用ｍｒｐ表示转子在圆盘处的质量，ｍｗｌ和ｍｗｒ

表示转子的左右滚动轴承外圈质量，ｍｒｌ和ｍｒｒ表
示转子在左右两端轴承处的质量，ｍｂｌ和ｍｂｒ表示

转子左右轴承支座质量，ω表示转子的转速，ｅ表
示转子在圆盘处的质量偏心距，ｋ表示转子刚度，

ｃｒｂ表示转子在轴承处的阻尼，ｃ表示转子在圆盘
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图１　航空发动机双转子－滚动轴承－机匣耦合

系统的动力学模型示意图

Ｆｉｇ．１　Ｄｕａｌ　ｒｏｔｏｒ－ｂａｌｌ　ｂｅａｒｉｎｇ－ｓｔａｔｏｒ

ｃｏｕｐｌｉｎｇ　ｓｙｓｔｅｍ

处的阻尼，并用下标“１”表示高压转子对应的参
数，下标“２”表示低压转子对应的参数．另外，ｍｃ
表示机匣质量，ｋｃｈ表示机匣与基础之间的支承刚
度，ｃｃｈ表示机匣与基础之间的阻尼，ｃｆｌｈ１和ｃｆｒｈ１表
示左右端轴承支座与机匣之间的支承阻尼，ｋｔｌｈ１
和ｋｔｒｈ１表示左右轴承外圈与轴承座之间的支承刚
度，ｃｔｌｈ１ 和ｃｔｒｈ１ 表示左右轴承外圈与轴承座之间
的挤压油膜阻尼，Ｆｘｂｌ１，Ｆｙｂｌ１，Ｆｘｂｒ１ 和Ｆｙｂｒ１ 左端和
右端轴承的支承反力在ｘ和ｙ方向的分力．

１．１　滚动轴承动力学模型

根据参考文献［９－１０］，可得双转子系统中滚
动轴承力．在滚动轴承模型中令轴承外圈固定在
轴承座上，内圈固定在转子上旋转，如图２所示，
可得滚动轴承的轴承力

Ｆｘ ＝∑
Ｎｂ

ｊ＝１
Ｋｃ（ｘｃｏｓθｊ＋ｙｓｉｎθｊ－ｒ０）３／２·

　Ｈ（ｘｃｏｓθｊ＋ｙｓｉｎθｊ－ｒ０）ｃｏｓθｊ

Ｆｙ ＝∑
Ｎｂ

ｊ＝１
Ｋｃ（ｘｃｏｓθｊ＋ｙｓｉｎθｊ－ｒ０）３／２·

　Ｈ（ｘｃｏｓθｊ＋ｙｓｉｎθｊ－ｒ０）ｓｉｎθ

烅

烄

烆 ｊ

（２）

式中θｊ为滚动轴承在第ｊ个滚珠处的角度，θｊ ＝

ωｃａｇｅ×ｔ＋２πＮｂ
（ｊ－１），ｊ＝１，２，…，Ｎｂ，其中Ｎｂ为

滚珠的个数，ωｃａｇｅ表示保持架的转速，设外圈半径
为Ｒ，内圈半径为ｒ，则有ωｃａｇｅ＝ω×ｒ／（Ｒ＋ｒ）．
ＶＣ（ｖａｒｙｉｎｇ　ｃｏｍｐｌｉａｎｃｅ）频率即为滚动轴承中滚
珠的通过频率，则有ωｖｃ＝ωｃａｇｅ×Ｎｂ ＝ω×Ｂｎ；

Ｂｎ＝Ｎｂ×ｒ／（Ｒ＋ｒ），表示ＶＣ频率与基频的比
值；Ｎｂ为滚动轴承中滚珠个数，Ｋｃ 表示赫兹接
触刚度，Ｈ（·）表示亥维塞函数

Ｈ（ｔ）＝
０　ｔ＜０
１　ｔ≥｛ ０

图２　滚动轴承模型示意图

Ｆｉｇ．２　Ｂａｌｌ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｍｏｄｅｌ

　　根据滚动轴承模型（２），可以得到双转子系统
模型中高压转子支承轴承的轴承力

１）当ｘ＝ｘｒｒ１－ｘｗｒ１，ｙ＝ｙｒｒ１－ｙｗｒ１，ω＝ω１，
则Ｆｘｂｒ１ ＝Ｆｘ，Ｆｙｂｒ１ ＝Ｆｙ ．
２）当ｘ＝ｘｒｌ１－ｘｗｌ１，ｙ＝ｙｒｌ１－ｙｗｌ１，ω＝ω１，
则Ｆｘｂｌ１ ＝Ｆｘ，Ｆｙｂｌ１ ＝Ｆｙ．
同理可以得到双转子系统模型中介轴承的轴

承力（同向旋转取“＋”，反向旋转取“－”）

１）当ｘ＝ｘｒｒ２－ｘｒｒ１，ｙ＝ｙｒｒ２－ｙｒｒ１，ω＝ω１±
ω２，则Ｆｘｂｒ２ ＝Ｆｘ，Ｆｙｂｒ２ ＝Ｆｙ．

２）当ｘ＝ｘｒｌ２－ｘｒｌ１，ｙ＝ｙｒｌ２－ｙｒｌ１，ω＝ω１±
ω２，则Ｆｘｂｌ２ ＝Ｆｘ，Ｆｙｂｌ２ ＝Ｆｙ．

１．２　计算参数

本文选取双转子系统的初始参数如下：

ｍｒｐ１＝１４．０６ｋｇ，ｍｒｐ２＝２０．２２ｋｇ，

ｋ１＝１．０×１０７　Ｎ／ｍ，ｋ２＝２．０×１０７　Ｎ／ｍ，

ｃ１＝２００Ｎ·ｓ／ｍ，ｃ２＝２００Ｎ·ｓ／ｍ，

ｃｒｂ１＝１　０５０Ｎ·ｓ／ｍ，ｃｒｂ２＝１　０５０Ｎ·ｓ／ｍ，

ｍｂｌ１＝ｍｂｒ１＝９ｋｇ，ｍｂｌ２＝ｍｂｒ２＝１３ｋｇ，

ｅ１＝５×１０－５　ｍ，ｃｆｌｈ１＝ｃｆｒｈ１＝２　１００Ｎ·ｓ／ｍ，

ｅ２＝５×１０－５　ｍ，ｋｃｈ＝２．５×１０９　Ｎ／ｍ，

ｃｔｌｈ１＝ｃｔｒｈ１＝１　０５０Ｎ·ｓ／ｍ，ｍｃ＝５０ｋｇ，

ｋｔｌｈ１＝ｋｔｒｈ１＝２．５×１０７　Ｎ／ｍ，ｃｃｈ＝２　１００Ｎ·ｓ／ｍ，

ｍｒｌ１＝ｍｒＲ１＝２．０ｋｇ，ｍｗｌ１＝ｍｗｒ１＝２ｋｇ，

ｋｆｌｈ１＝ｋｆｒｈ１＝２．５×１０７　Ｎ／ｍ．
在双转子系统模型中，高压转子处的支承轴

承选用滚动轴承ＪＩＳ６３０６，中介轴承选用滚动轴
承ＳＫＦ６００２，具体参数如表１所示［１１］．

９８８１
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表１　两种滚动轴承的计算参数

Ｔａｂｌｅ　１　Ｂａｌｌ　ｂｅａｒｉｎｇ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ

轴承名称 外圈半径Ｒ／ｍｍ 内圈半径ｒ／ｍｍ 滚珠个数Ｎｂ 接触刚度Ｋｂ／１０９（Ｎ／ｍ３／２）轴承间隙ｒ０／μｍ　 Ｂｎ

ＪＩＳ６３０６　 ６３．９　 ４０．１　 ８　 １３．３４　 ５　 ３．０８

ＳＫＦ６００２　 １４．１３　 ９．３７　 ９　 ７．０５５　 ２　 ３．６

２　双转子耦合系统动力学响应

２．１　同向和反向旋转双转子系统拍振响应的分析

在双转子航空发动机中，高低压转子不可避
免的存在不平衡量，因此双转子航空发动机将受
到两个激振源的作用，两个激振源频率比将会影
响双转子系统的响应．图３为同向旋转双转子系
统不同高低压转子转速比情况时，其中低压转子
转速不变（１０　０００ｒ／ｍｉｎ），从图中可以看到：低压
转子的响应在高低压转子转速比为１．１时，转子
的拍振响应比较明显；当转速比从１．１逐渐增加
到１．４时，拍振响应逐渐减弱．图４为反向旋转双
转子系统不同高低压转子转速比情况时低压转子

的响应，响应结果与同向旋转双转子系统的响应
相似．
通过仿真表明：同向和反向旋转双转子系统

中，当高低压转子转速比接近时，将会出现拍振现

象，与文献［１２］的结论是一致的．

２．２　同向和反向旋转双转子系统不平衡响应
分析

　　令高低压转子转速比为１．６，计算仿真得到
同向和反向旋转双转子系统的不平衡响应，如图

５所示，其中，图５（ａ）和图５（ｂ）表示同向旋转时
高低压转子响应，图５（ｃ）和图５（ｄ）表示反向旋
转时高低压转子响应．
在双转子建模时，由于是对称结构，所以不用

考虑陀螺力矩的影响，因此，同向和反向旋转双转
子的临界转速相同，如图５所示．以同向旋转双转
子为例，分析由高低压转子分别激起的第一阶临
界转速．从图５（ａ）和图５（ｂ）中，可以看出：高低压
转子的不平衡响应中，都有两个峰值，其中第一个
峰值为高压转子激起的转子系统的共振，第二峰
值为低压转子激起的转子系统的共振．图５（ａ）两
个响应峰值对应的转速分别为１１　９２０ｒ／ｍｉｎ和

图３　同向旋转双转子系统拍振响应

Ｆｉｇ．３　Ｂｅａｔ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆ　ｃｏ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ

图４　反向旋转双转子系统拍振响应

Ｆｉｇ．４　Ｂｅａｔ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆ　ｃｏｕｎｔｅｒ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ
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图５　同向和反向旋转双转子系统不平衡响应

Ｆｉｇ．５　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｕｒｖｅ　ｏｆ　ｃｏ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ａｎｄ　ｃｏｕｎｔｅｒ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ

１８　９４０ｒ／ｍｉｎ，从图５（ｂ）中两个响应峰值对应的转
速分别为７　３３８ｒ／ｍｉｎ和１１　８４０ｒ／ｍｉｎ．由此，可以
得到双转子系统两个第一阶临界转速．同理，由图

５（ｃ）和图５（ｄ），可得反向旋转双转子系统的两个
第一阶临界转速．

２．３　同向和反向旋转双转子轴心轨迹分析

为了分析同向和反向旋转双转子系统的轴心

轨迹，分别仿真计算了双转子系统同向旋转和反
向旋转时的轴心轨迹图，如图６和图７所示．
图６（ａ）和图７（ａ）为双转子系统在高压转子

激起的第一阶临界转速前的轴心轨迹图，对比两

图可以发现：转子系统的轴心轨迹较复杂，这主要
是由于转子系统在较低的转速下，主要受到滚动
轴承的影响；图６（ｂ）和图７（ｂ）为同向和反向旋转
转子系统通过由高压转子激起的第一阶临界转速

且未通过由低压转子激起的第一阶临界转速时的

轴心轨迹，对比两个图可以看出：同向旋转的双转
子响应主要表现为“圆中套圆”，而反向旋转双转
子系统则表现为“花瓣”状；图６（ｃ）和图７（ｃ）为同
向和反向旋转转子系统通过由高低压转子激起第

一阶临界转速后的轴心轨迹，同向旋转时的轴心
轨迹表现为“圆中套圆”，反向旋转时表现为“花
瓣”状．

图６　同向旋转双转子系统的轴心轨迹

Ｆｉｇ．６　Ｏｒｂｉｔｓ　ｐｌｏｔ　ｏｆ　ｃｏ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ

图７　反向旋转双转子系统的轴心轨迹

Ｆｉｇ．７　Ｏｒｂｉｔｓ　ｐｌｏｔ　ｏｆ　ｃｏｕｎｔｅｒ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ
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３　试验研究

３．１　试验设备

双转子系统的动力学响应试验在含挤压油膜

阻尼器的双转子试验器上进行，试验器的外转子
部分模拟高压转子，内转子部分模拟低压转子，如
图８所示．双转子试验器可以进行内外转子同转
和反转试验，另外，双转子试验器的支承结构动力
参数可变，如支承刚度和支承阻尼等．

３．２　双转子试验器的拍振试验

设定低压转子转速不变（低压转子的转速为

１　０００ｒ／ｍｉｎ），逐渐增加高压转子的转速，采集不
同转速比时双转子系统的时间－位移数据．以低压
转子的响应为例说明双转子系统的拍振响应，图

９表示同向旋转双转子系统的时间－位移，图１０
表示反向旋转双转子系统的时间－位移．从图９（ａ）
和图１０（ａ）中，可以发现当转速比为１．１时，同向
和反向旋转双转子系统的高低压转子的响应均有

明显的拍振信号产生；随着转速比的增加，双转子
系统的拍振响应越来越不明显，如图９（ｃ）和图１０
（ｃ）所示．对比图３和图４可知试验结果与前面的
仿真结果是一致的．

图８　双转子试验器剖面图

Ｆｉｇ．８　Ｓｅｃｔｉｏｎａｌ　ｄｒａｗｉｎｇ　ｏｆ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｒｉｇ

图９　同向旋转双转子系统拍振响应

Ｆｉｇ．９　Ｂｅａｔ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆ　ｃｏ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ

图１０　反向旋转双转子系统拍振响应

Ｆｉｇ．１０　Ｂｅａｔ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆ　ｃｏｕｎｔｅｒ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ
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３．３　双转子试验器的轴心轨迹试验

为了对比研究同向旋转和反向旋转双转子系

统转子的轴心轨迹，分别进行同向旋转和反向旋
转，且转速比为１．６时的双转子试验，以低压转子
的响应为例，进行对比分析，测试结果如图１１和
图１２所示．
对比图１１和图１２可以看出：在由高压转子

激起的第一阶临界转速前，由于滚动轴承的影响，
低压转子的响应相对较复杂，如图１１（ａ）和图１２
（ａ）所示，其中，同向旋转时低压转子转速为１　６７５
ｒ／ｍｉｎ，反向旋转时为１　２５０ｒ／ｍｉｎ；双转子系统通
过由高压转子激起第一阶临界转速，且未通过由

低压转子激起的第一阶临界转速时，同向旋转的
双转子系统的轴心轨迹表现为“圆中套圆”状（低
压转子转速为２　２５０ｒ／ｍｉｎ），反向旋转双转子系统
的轴心轨迹为花瓣状（低压转子转速为２　０５０ｒ／

ｍｉｎ），如图１１（ｂ）和图１２（ｂ）所示；双转子系统通
过由低压转子激起的第一阶临界转速后，即通过
两个一阶临界转速后，转子系统的响应与两个临
界转速之间时总体上具有相似的规律，如图１１
（ｃ）和图１２（ｃ）所示，其中同向旋转时，低压转子
的转速为３　１５０ｒ／ｍｉｎ，反向旋转时为２　９４０ｒ／ｍｉｎ．
对比图６与图１１，图７和图１２，可知试验与前面
仿真的结果是一致的．

图１１　同向旋转双转子系统的轴心轨迹

Ｆｉｇ．１１　Ｏｒｂｉｔｓ　ｐｌｏｔ　ｏｆ　ｃｏ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ

图１２　反向旋转双转子系统的轴心轨迹

Ｆｉｇ．１２　Ｏｒｂｉｔｓ　ｐｌｏｔ　ｏｆ　ｃｏｕｎｔｅｒ－ｒｏｔａｔｉｎｇ　ｄｕａｌ－ｒｏｔｏｒ　ｓｙｓｔｅｍ

４　结　论

以双转子航空发动机为研究对象，建立了航
空发动机双转子－滚动轴承耦合动力学模型，通过
仿真计算，分析了同向和反向旋转双转子系统的
拍振和轴心轨迹响应，并利用双转子试验器对仿
真结果进行验证，通过以上研究，主要得出如
下结论：

１）同向和反向旋转双转子系统，在高低压转
子转速比接近的时候，双转子系统的响应会出现
拍振，随着转速比的增大，拍振响应逐渐消失，当

转速比大于１．３后，拍振响应已经不明显．
２）同向和反向旋转双转子系统的轴心轨迹
差异较大．同向旋转和反向旋转双转子系统在未
通过高压转子激起的第一阶临界转速时，轴心轨
迹比较复杂；通过由高压转子激起的第一阶临界
转速或通过由低压转子激起的第一阶临界转速

后，同向旋转双转子系统的轴心轨迹表现为“圆中
套圆”状，而反向旋转双转子则表现为“花瓣”状．
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