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叶片飞失转子动力特性及支承结构
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摘　　　要：针对航空发动机在叶片飞失极限载荷下的支点载荷控制问题，建立综合考虑冲击、惯性非对称、

减速过临界等多种力学过程的支点动载荷响应分析方法；提出针对止推支点的缓冲阻尼支承结构安全性设

计，该结构可以通过控制支承结构的刚度、阻尼参数，调整转子系统动力特性，降低转子临界转速。通过支点

动载荷响应分析方法定量评估缓冲阻尼结构对降低支点动载荷的有效性。通过试验证明转子系统在冲击减

速过程中对支点载荷的影响因素。结果表明：叶片飞失所产生的冲击作用和减速过临界过程是威胁支承结构

承载能力的主要因素。采用缓冲阻尼支承结构能够使叶片飞失下转子系统的支点动载荷降低至２０％，是一

种有效的支承结构安全性设计。
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　　叶片飞失是指转子叶片的局部甚至整个叶片

断裂后脱离转子并飞出。叶片飞失瞬时转子系统

受到惯性冲击载荷，该冲击载荷会通过转子传递

到支承结构；同时，叶片飞失使得风扇叶盘结构发

生突变、出现惯性非对称特征，对支承系统产生附

加惯性载荷。另外，航空发动机为高速柔性转子，

工作在多阶临界转速以上，叶片飞失后，转子系统

在停车过程中经过多阶临界转速，相比起动过程，

转子系统受到大不平衡载荷激励，在临界转速附

近的支点动载荷突增。在上述力学过程中，转子

系统所受载荷均会通过转子传递到支承结构，造

成支承结构破坏，转静子卡滞，严重威胁航空发动

机的生存能力。发生叶片飞失的转子支承系统，

特别是大涵道比涡扇发动机低压转子系统，已经

失去正常工作的能力，从航空发动机安全性的角

度考虑，此时的设计应保证支承结构不被破坏，转

子能够在风车状态下持续运转。

针对上述发动机安全性问题，发动机制造商

罗尔斯罗伊斯公司、普惠、ＧＥ（美国通用）公司相

继开展诸多支承结构设计，按照力学特性可以分

为支承方案与载荷优化设计［１］、支承结构降刚度

设计［２］、支承结构变形控制设计［３］，支承结构阻尼

设计［４］。然而，上述设计多为定性分析，均未对转

子系统动力特性的变化做出定量评估，均未对支

承结构安全性进行有效性验证。

针对不平衡激励下的瞬态响应问题，Ｇｅｎ

ｔａ
［５］、Ｋａｌｉｎｏｗｓｋｉ等

［６］和 Ｗａｎｇ等
［７］分别建立了

突加不平衡激励下的Ｊｅｆｆｃｏｔｔ转子模型，研究转

子转速、激振幅值和其他参数对转子支承系统振

动位移和轴心轨迹的影响。考虑转子的陀螺力矩

效应，Ｄｚｅｎａｎ
［８］，Ｍａ等

［９］和 Ｗａｎｇ等
［１０］分别仿真

分析了悬臂转子在突加不平衡激励下的振动响应

特性，并通过相关试验进行了验证。然而，上述文

献仅仅分析转子结构的响应特性，未考虑支承结

构的承载能力；未考虑轮盘结构惯性非对称特征

对转子系统响应特性的影响。

本文以大涵道比航空发动机叶片飞失为背

景，提出综合分析转子系统在冲击、惯性非对称、

减速过临界等多种力学过程的支点载荷响应分析

方法；提出针对止推支点的缓冲阻尼支承结构安

全性设计，对支承结构的有效性作出定量评估，验

证该设计对调整转子系统动力特性、降低转子临

界转速、控制支点动载荷等方面的作用；通过试验

证明转子系统在冲击减速过程中对支点载荷的

影响因素。

１　柔性转子动力学理论分析

本节建立综合分析转子系统支承结构在冲

击、惯性非对称、减速过临界等多种力学过程的支

点动载荷响应分析方法，为后文缓冲阻尼支承结

构有效性定量评估提供理论支撑。

１１　叶片飞失转子系统物理过程

根据转子系统的载荷特征，将叶片飞失后转

子系统的物理过程分为冲击阶段、减速阶段、风车

阶段。在冲击阶段，叶片飞失使转子支承系统承

受瞬时冲击载荷，同时转子结构突变使转子系统

的具有惯性非对称特征；在减速阶段，检测到由于

叶片飞失所引起的剧烈振动，发动机自动停车，转

子系统迅速减速，转子支承系统不仅受到大不平

衡径向惯性载荷还受到由于转速时变而产生的切

向惯性载荷；在风车阶段，转子系统稳定运转。值

得注意的是，柔性转子工作在多阶临界转速以上，

在冲击阶段和减速过临界阶段转子的幅值将会突

增，支点动载荷相应增加，是支承结构安全性设计

所关注的重点。

图１　柔性转子模型

Ｆｉｇ．１　Ｆｌｅｘｉｂｌｅｒｏｔｏｒｍｏｄｅｌ

１２　柔性转子系统力学特性

根据大涵道比航空发动机低压转子结构特征

并结合有限元方法建立柔性转子模型，如图１所

示，该转子主要由风扇轮盘，径向尺寸不同的轴段

和３个支点（１＃、２＃、３＃）组成。该模型包含４

个有效节点，轴段通过梁单元建立，叶盘结构通过

４６２２
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质量单元建立，支承结构通过线性阻尼和线性刚

度表示，模型的自由度如式（１）所示。图１柔性转

子系统参数含义及数值如表１所示。

狇＝ 狓１ 狔１ θ
１
狓 θ

１
狔 … 狓４ 狔４ θ

４
狓 θ

４｛ ｝狔
（１）

表１　柔性转子系统参数设定

犜犪犫犾犲１　犆狅狀犳犻犵狌狉犪狋犻狅狀狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犳犾犲狓犻犫犾犲狉狅狋狅狉狊狔狊狋犲犿

参数 数值

密度／（ｋｇ／ｍ
３） ７８００

泊松比 ０．３

弹性模量／ＧＰａ ２１０

轴段长度／ｍｍ

犾１ ３００

犾２ ３００

犾３ １４００

轴段外径／ｍｍ
犇１ １６０

犇２ ８０

支承刚度／

１０４（Ｎ／ｍｍ）

犽１ ５

犽２ ５

犽３ ５

支点阻尼

犮１ ０

犮２ ０

犮３ ０

轴段内径／ｍｍ
犱１ １４０

犱２ ７０

叶盘质量犿ｃ／ｋｇ １２３

转子结构阻尼比ξ ０．１

叶盘直径惯性矩犑ｄ／（ｋｇ·ｍ
２）

（正常状态）
４

叶盘极惯性矩犑ｐ／（ｋｇ·ｍ
２）

（正常状态）
８

１．２．１　不平衡载荷激励

对于正常工作的转子系统，在高精度加工和

动平衡技术下认为叶盘质心与形心重合，即风扇

轮盘的偏心距犲＝０ｍｍ；叶片飞失后的叶盘结构

发生突变使得偏心距犲≠０ｍｍ，此外减速阶段下

的转子转速随时间变化使得转子的角加速度¨φ≠

０ｒａｄ／ｓ２。综上，转子支承系统在叶片飞失后的整

个转速域中会受到瞬时冲击激励、大不平衡惯性

载荷激励、以及转速时变所产生的角加速度激励。

数学表达式如式（２）所示
［１１］。

犘（狋）＝

０，｛ ｝０ Ｔ 狋＜狋ｂｌａｄｅｏｆｆ

犿ｅ犲｛̈φｓｉｎφ＋

φ
２ｃｏｓφ，

　 －̈φｃｏｓφ＋

φ
２ｓｉｎφ｝狋≥狋

烅

烄

烆 ｂｌａｄｅｏｆｆ

（２）

其中犿ｅ表示叶片飞失后的叶盘质量，φ表示叶盘

相角，狋ｂｌａｄｅｏｆｆ表示发生叶片飞失的时刻。

１．２．２　叶盘惯性非对称

发生叶片飞失的转子系统不仅受到由于不平

衡产生的惯性载荷激励，还会因失去部分叶片使

转子系统具有惯性非对称特征。如图２所示，叶

片飞失使得转子结构发生突变，叶盘关于旋转中

心犗的极转动惯量变为犑′ｐ＝犑ｐ－犿ｌｏｓｓ犚
２，其中

犑ｐ是未发生叶片飞失的叶盘转动惯量，犿ｌｏｓｓ是飞

失叶片的质量，犚表示飞失叶片质心到旋转中心

犗 的距离，叶盘关于狓、狔轴的直径转动惯量分别

为犑狓＝犑ｐ／２－犿ｌｏｓｓ犚
２ 和犑狔＝犑ｐ／２，ω表示轮盘

转速。

图２　叶盘非对称力学简图

Ｆｉｇ．２　Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌｓｋｅｔｃｈｏｆｄｉｓｃｗｉｔｈｆｅａｔｕｒｅ

ｏｆａｓｙｍｍｅｔｒｙ

非对称叶盘的动力学方程可以通过 Ｌａ

ｇｒａｎｇｅ能量方程（式（３））建立

ｄ

ｄ狋

犜ｄ


（ ）
狇
－
犜ｄ

狇
＝０，　狇＝ 狓，狔，θ狓，θ［ ］狔

Ｔ

（３）

　　叶盘动能如式（４）所示

犜ｄ＝
１

２
犿ｅ狓

２
＋狔（ ）２ ＋

１

２
犑狓（θ狓ｃｏｓω狋＋

θ狔ｓｉｎω狋）
２
＋
１

２
犑狔θ狓ｓｉｎω狋－θ狔ｃｏｓω（ ）狋 ２

＋

１

２
犑′ｐ ω

２
＋ωθ狓θ狔－θ狔θ（ ）［ ］狓 （４）

　　引入平均直径转动惯量犑ｄａｖｅ（式（５））和惯性

非对称增量Δ犑（式（６））

５６２２
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犑ｄａｖｅ＝
１

２
犑狓＋犑（ ）狔 ＝

１

２
犑ｐ－犿ｌｏｓｓ犚（ ）２

（５）

Δ犑＝
１

２
犑狔－犑（ ）狓 ＝

１

２
犿ｌｏｓｓ犚

２ （６）

　　将式（４）～式（６）代入式（３）得到惯性非对称

叶盘转子运动微分方程

犕ｄ＋珮犕ｄ（狋［ ］）̈狇ｄ－ 犌ｄ＋珟犌ｄ（狋［ ］）狇ｄ＝０

（７）

其中犕ｄ和犌ｄ分别表示常质量矩阵和陀螺矩阵；

珮犕ｄ（狋）和珟犌ｄ（狋）分别表示周期时变质量矩阵和陀

螺矩阵，且周期为２ω。

犕ｄ＝

犿ｅ

犿ｅ

犑ｄａｖｅ

犑

熿

燀

燄

燅ｄａｖｅ

（８）

珮犕ｄ（狋）＝Δ犑

０ ０ ０ ０

０ ０ ０ ０

０ ０ －ｃｏｓ２ω狋 －ｓｉｎ２ω狋

０ ０ －ｓｉｎ２ω狋 ｃｏｓ２ω

熿

燀

燄

燅狋

（９）

犌ｄ＝

０ ０ ０ ０

０ ０ ０ ０

０ ０ ０ －２犑ｄａｖｅω

０ ０ ２犑ｄａｖｅω

熿

燀

燄

燅０

（１０）

珟犌ｄ＝２ωΔ犑

０ ０ ０ ０

０ ０ ０ ０

０ ０ －ｓｉｎ２ω狋 ｃｏｓ２ω狋

０ ０ ｃｏｓ２ω狋 ｓｉｎ２ω

熿

燀

燄

燅狋

（１１）

１３　动力学方程及求解流程

１．３．１　动力学方程

通过式（７）考虑叶盘的惯性非对称特征，再考

虑转子支承系统的不平衡载荷激励（式（２））得到

转子的动力学方程，如式（１２）所示。

［犕＋珮犕（狋）］̈狇＋［犆＋犌＋珟犌（狋）］狇＋犓狇＝犘（狋）

（１２）

其中犕 和犌 分别为转子支承系统的质量、陀螺矩

阵，珮犕（狋）、珟犌（狋）分别为质量、陀螺时变矩阵，犘（狋）

为转子惯性激励载荷向量。矩阵犆包含转子的

结构阻尼，用瑞利阻尼表示犆（狋）＝珘α犕＋珓β犓，其中

珘α和珓β通过文献［１２］得到。

１．３．２　求解流程

为求解转子系统支点动载荷在叶片飞失后整

个转速域下的瞬态响应，建立基于软件 ＡＮＳＹＳ

和 ＭＡＴＡＬＢ的振动响应求解流程，如图３所示，

图１柔性转子的建立通过 ＡＮＳＹＳ有限软件完

成，而后将动力学矩阵（不含阻尼矩阵）导入到

ＭＡＴＬＡＢ中。在 ＭＡＴＬＡＢ中形成转子的不平

衡激励向量、阻尼矩阵以及相关时变质量矩阵、时

变陀螺矩阵，并根据载荷向量和各个动力学矩阵，

图３　转子支承系统载荷响应求解流程

Ｆｉｇ．３　Ｓｏｌｖｉｎｇｐｒｏｃｅｓｓｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｆｏｒｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｏｆｓｕｐｐｏｒｔｌｏａｄ

６６２２
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组装得到系统的动力学方程，采用Ｎｅｗｍａｒｋβ积

分算法进行求解。

２　转子支承系统瞬态响应分析

本节利用文中第１节提出的转子系统响应特

性分析方法，对支点动载荷进行瞬态响应分析，深

入理解各个支点在不同阶段的变化规律，为文中

第３节支承结构安全性设计策略提供理论支撑。

本文重点分析叶片飞失背景下转子系统支点载荷

的响应特性，未考虑碰摩对转子系统的影响。相

关研究［１３］表明转静子碰摩会对转子具有一定附

加约束作用，可以降低转子振幅、支点动载荷，因

此本文的计算结果较真实转子系统偏于保守。

２１　参数设定

文献［１４１５］表明：航空发动机叶片飞失

（ＦＢＯ）后，各个阶段的时间尺度如下：冲击阶段存

在时间为１０－３～１０
－１ｓ，减速阶段存在时间为

１０－１～１０
１ｓ，风车阶段存在时间为１０１～１０

３ｓ。

根据上述时间尺度，建立叶片飞失后转子转速随

时间变化曲线，如图４所示，转子支承系统在０ｓ

时刻发生叶片飞失，在０．１ｓ后转子开始减速，减

速过程视为匀减速过程，在４．５ｓ后转子达到风车

状态。

图４　叶片飞失后转子转速随时间变化过程

Ｆｉｇ．４　Ｐｒｏｃｅｓｓｆｏｒｒｏｔｏｒｓｐｅｅｄｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｔｉｍｅ

ａｆｔｅｒＦＢＯ

２２　支点动载荷响应分析

发生叶片飞失的转子系统不仅受到巨大惯性

载荷作用，还会引起结构的明显变形使转子具有

惯性非对称特征。为综合分析叶片飞失下转子系

统支点动载荷在不同时段的响应特性，计算得到

不同惯性非对称程度下各支点载荷幅值随时间变

化曲线，如３＃支点。

图５所示。其中，曲线犃不考虑转子的惯性

非对称特征（即犑ｄａｖｅ＝４ｋｇ·ｍ
２，Δ犑＝０ｋｇ·ｍ

２），

曲线犅考虑转子系统具有轻度非对称特征，非对

称参数（犑ｄａｖｅ＝３．５ｋｇ·ｍ
２，Δ犑＝０．５ｋｇ·ｍ

２）；曲

线犆考虑转子系统具有重度非对称特征，非对称

参数（犑ｄａｖｅ＝３ｋｇ·ｍ
２，Δ犑＝１ｋｇ·ｍ

２）；理论上，

叶盘具有结构特征，叶片飞失后，相同不平衡量下

的叶盘因丢失叶片的部位不同而造成不同程度的

惯性非对称特征。为分析惯性非对称程度对支点

载荷的产生的单一影响，将叶片飞失产生的不平

衡量为均设定为 犿ｅ犲＝０．１ｋｇ·ｍ，利用 Ｎｅｗ

ｍａｒｋβ数值积分求解，积分载荷步为０．００００５ｓ，

积分时间为５ｓ。计算结果如下：

１）冲击阶段，在０ｓ时刻转子支承系统发生

叶片飞失，叶片飞失瞬时转子系统受到冲击载荷

作用，并通过转子传递到支承结构，使各个支点具

有明显的冲击响应特性。高速柔性转子系统本身

工作在临界转速之上，减速阶段经过１阶临界转

速，振型如图５（ａ）所示，为俯仰振型，１＃支点位

移最大，２＃支点次之，３＃支点最小。通过比较图

５（ｂ）、图５（ｃ）、图５（ｄ）临界转速点处各支点载荷

相对关系，得到１＃支点动载荷最大，２＃支点动

载荷次之，３＃支点动载荷最小，与图５（ａ）俯仰振

型一致。

２）针对叶片飞失后转子系统支点动载荷的

响应分析，不仅要考虑不平衡激励的作用，同时也

要考虑叶盘结构突变对支承结构载荷的影响。对

７６２２
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图５　各支点动载荷随时间变化

Ｆｉｇ．５　Ｐｉｏｖｔｓｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｔｉｍｅ

比图５曲线犃、曲线犅、曲线犆，表明转子惯性非对

称特征使临界转速点附近支点动载荷增加１５％～

２０％，非对称程度越重，对应支点动载荷越大。

３）各个支点动载荷载荷在冲击阶段、过临界

转速阶段载荷明显升高，严重威胁支承结构的承

载能力。其中１＃支点动载荷最高，发生破坏的

风险最大，是支承安全性设计所考虑的重点。

４）以１＃支点为例，转子系统在冲击和减速

状态下，支点载荷最大值分别为１００、３５０ｋＮ，在

量级上与文献［１４］计算结果一致。

３　支承结构安全性设计

本节根据文中第２节支点动载荷的瞬态响应

分析结果，建立支承结构安全设计策略，并提出一

种缓冲阻尼结构设计。

３１　支承结构安全性设计策略

文中第２节中的响应分析结果及相关文献

［１３，１６］均表明：柔性转子叶片飞失后，靠近叶片

飞失位置的支点（１＃支点）载荷最大，是航空发动

机的危险支点。因此，针对本文柔性转子１＃支

点建立支承结构安全性设计策略，即支承结构降

刚度加阻尼设计。降刚度是指通过采用瞬断结

构设计，使支承结构在大冲击或大不平衡载荷下

完全或部分破坏，降低转子支承的刚度，降低瞬态

冲击载荷；加阻尼是指通过增加支承结构的阻尼

吸收叶片飞失产生的冲击能量，也可以降低临界

转速点处的支点动载荷。

３２　缓冲阻尼支承结构设计

３．２．１　缓冲阻尼支承结构模型

基于上述支承结构降刚度加阻尼的安全性

设计策略和金属橡胶结构刚度阻尼力学特性［１７１８］

建立缓冲阻尼支承结构。所谓金属橡胶（如图６

所示）是一种均质的弹性多孔物质，既具有所选金

属固有的特性，又具有像橡胶一样的弹性。通过

合理的加工可以得到刚度较低、阻尼较大的金属

橡胶，是用于高温环境结构减振的理想材料。

图６　金属橡胶材料示意图

Ｆｉｇ．６　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｍｅｔａｌｒｕｂｂｅｒｍａｔｅｒｉａｌ

如图７所示，为本文所建立的缓冲阻尼支承

结构，主要包括瞬断结构、金属橡胶、环腔结构，具

体结构形式如下。

图７　缓冲阻尼支承三维结构

Ｆｉｇ．７　Ｔｈｒｅｅｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｓｔｒｕｃｔｕｒｅｗｉｔｈ

ｂｕｆｆｅｒｄａｍｐｉｎｇｓｕｐｐｏｒｔ

缓冲阻尼支承结构主要包含：轴承外环、滚

珠、轴承内环（分半式结构）、金属橡胶材料。如图

８所示：轴承内环为分半结构，分为轴承内环１、轴

８６２２
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图８　轴承组件

Ｆｉｇ．８　Ｂｅａｒｉｎｇａｓｓｅｍｂｌｙ

承内环２，安装在环腔内；环腔为分半结构，分为

环腔１和环腔２，轴承内环与环腔结构之间设计

金属橡胶。

图９　瞬断结构

Ｆｉｇ．９　Ｂｒｅａｋｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

如图９所示，转子正常工作过程，位于环腔结

构与轴承内环通过定心圆柱面ａ压紧，起定心作

用，传递径向力；当转子受到突加大不平衡激励，

支点载荷超过瞬断结构承载极限，瞬断结构ｂ断

裂，缓冲阻尼支承结构生效，轴承内环和环腔间的

金属橡胶受到挤压，具有缓冲隔振作用；轴承内环

为分半式结构，通过止口ｃ实现径向位移协调。

该设计能够保证支承结构对转子的轴向约束，同

时降低对转子的径向约束。

环腔结构在周向位置有均匀分布的４个卡槽

ｄ，轴承内环在周向位置同样有４个卡槽ｅ，卡槽

之间间隔排列，中间放入金属橡胶ｆ，如图１０所

示。金属橡胶由８块分半式结构组成，在轴承内

环和环腔间沿周向均匀分布，并通凸台传递扭矩。

图１０　金属橡胶分布示意图

Ｆｉｇ．１０　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｍｅｔａｌｒｕｂｂｅｒｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

瞬断结构能够有效控制作用在轴承上的载

荷，当载荷超过瞬断结构的载荷阀值，瞬断结构断

裂，金属橡胶起到缓冲阻尼作用。环腔结构保证

轴承内环在环腔结构中径向移动。缓冲阻尼结构

工作原理如下：正常工作状态下瞬断结构起到转

子定位作用，转子的径向载荷通过瞬断结构传递

到轴承外环，再由轴承外环传递到承力框架，转子

的轴向力则由环腔结构传递到轴承内环，再由轴

承外环传递到承力框架。叶片飞失对转子支承系

统产生冲击载荷，一旦该载荷超过瞬断结构的承

载极限，瞬断结构断裂，支点传力方式改变：转子

的径向力通过金属橡胶传递到轴承内环，再由轴

承外环传递到承力框架。值得注意的是，缓冲阻

尼结构是针对极限载荷而设计的，其是否生效取

决于支承结构所受载荷的大小，正常载荷下，支承

结构所受载荷不会超过瞬断结构阀值，转子则以

正常的刚度、阻尼条件运转。

根据上述缓冲阻尼结构的工作原理建立缓冲

阻尼力学模型，支承结构具有低刚度高阻尼力学

特性使得缓冲阻尼结构生效前后转子支承系统的

刚度特性和阻尼特性发生突变，因此转子支承系

统中的刚度矩阵和阻尼矩阵具有突变特征，具体

形式如式（１３）、式（１４）所示。

犆（狋）＝犆ｂ（狋）＋犆 （１３）

犓（狋）＝犓ｂ（狋）＋犓 （１４）

其中

犆ｂ（狋）＝犜
Ｔ
ｃ犆

ｌｏｃａｌ
ｂ （狋）犜ｃ

９６２２
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犆ｌｏｃａｌｂ ＝

犮狓

犮
［ ］

狔

犳ｂｅａｒｉｎｇ＜犳ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ

犮ｂｌａｄｅｏｆｆ狓

犮ｂｌａｄｅｏｆｆ
［ ］

狔

犳ｂｅａｒｉｎｇ≥犳

烅

烄

烆
ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ

犓ｂ（狋）＝犜
Ｔ
ｋ犓

ｌｏｃａｌ
ｂ （狋）犜ｋ

犓ｌｏｃａｌｂ ＝

犽狓

犽
［ ］

狔

犳ｂｅａｒｉｎｇ＜犳ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ

犽ｂｌａｄｅｏｆｆ狓

犽ｂｌａｄｅｏｆｆ
［ ］

狔

犳ｂｅａｒｉｎｇ≥犳

烅

烄

烆
ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ

式中犆ｌｏｃａｌｂ 为局部阻尼矩阵，犓ｌｏｃａｌｂ 为局部刚度矩

阵，犜ｃ为从局部坐标系转移到整体坐标系的阻尼

转移矩阵，犜ｋ为从局部坐标系转移到整体坐标系

的刚度转移矩阵，犳ｂｅａｒｉｎｇ缓冲支承结构支点动载

荷，犳ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ为缓冲阻尼结构瞬断阀值，犮狓、犮狔 分别

为正常工作状态下狓、狔方向阻尼，犽狓、犽狔 分别为正

常工作状态下狓、狔方向支承刚度，犮
ｂｌａｄｅｏｆｆ
狓 、犮ｂｌａｄｅｏｆｆ狔 分

别为缓冲阻尼生效后缓冲阻尼结构在狓、狔方向阻

尼，犽ｂｌａｄｅｏｆｆ狓 、犽ｂｌａｄｅｏｆｆ狔 分别为缓冲阻尼生效后缓冲阻

尼结构在狓、狔方向刚度，犆和犓 分别为仅考虑

２＃、３＃支点下转子系统的阻尼、刚度矩阵。

３．２．２　支承结构安全性设计动力学方程

综合考虑转子支承系统的惯性载荷激励、叶

盘惯性非对称特征以及缓冲阻尼转子支承系统的

刚度、阻尼矩阵的突变特性，得到支承结构安全性

设计转子系统动力学方程，如式（１５）所示。

［犕＋珮犕（狋）］̈狇＋［犆（狋）＋犌＋珟犌（狋）］狇＋

犓（狋）狇＝犘（狋） （１５）

其中犕、犌、珮犕（狋）、珟犌（狋）、犘（狋）与式（１２）中矩阵一

致。在缓冲结构生效之前，矩阵犆（狋）与式（１２）中

犆一致，仅包含转子的结构阻尼；在缓冲结构生效

之后，矩阵犆（狋）不仅包含转子的结构阻尼还包含

缓冲阻尼结构阻尼，同理在缓冲结构生效之前，矩

阵犓（狋）与式（１２）中犓 一致；在缓冲结构生效之

后，矩阵犓（狋）为考虑缓冲阻尼结构后的转子系统

刚度矩阵。

４　缓冲阻尼结构有效性分析

本节针对文中第３节提出的缓冲阻尼结构进

行定量评估，并从能量角度对支承结构有效性进

行机理分析。

４１　支点动载荷响应特性

结合工程实践，初步选取缓冲阻尼结构刚度

参数犽ｂｌａｄｅｏｆｆ狓 ＝犽ｂｌａｄｅｏｆｆ狔 ＝３×１０５ Ｎ／ｍｍ、阻尼参数

犮ｂｌａｄｅｏｆｆ狓 ＝犮ｂｌａｄｅｏｆｆ狔 ＝１５Ｎ·ｓ／（ｍｍ·ｍｍ），瞬断阀值

为犳ｔｈｒｅｓｈｏｌｄ＝１００ｋＮ，惯性非对称参数犑ｄａｖｅ＝３

ｋｇ·ｍ
２、Δ犑＝１ｋｇ·ｍ

２，不平衡量 犿ｅ犲＝０．１

ｋｇ·ｍ，为明确缓冲阻尼结构中的刚度特性、阻尼

特性对支承结构载荷的影响规律，分别计算未采

用缓冲阻尼结构、仅考虑缓冲阻尼结构刚度特性、

考虑缓冲阻尼结构刚度特性阻尼特性的支点动

载荷响应，如图１１所示（曲线犇未采用缓冲阻尼

结构，曲线犈 仅考虑缓冲阻尼结构刚度特性，曲

线犉考虑缓冲阻尼结构刚度特性阻尼特性）。计

算结果表明

１）根据图１１（ａ）～图１１（ｃ）中的曲线犉，叶片

飞失瞬时，１＃支点动载荷达到缓冲阻尼结构瞬断

阀值１００ｋＮ，缓冲阻尼结构生效。在整个力学过

程中，缓冲阻尼结构不仅能够降低１＃支点动载

荷，同时能够降低２＃、３＃支点动载荷。

２）对比图１１曲线犇 和曲线犈，表明缓冲阻

尼结构的“降刚度”特性能够降低支点在瞬态冲击

阶段的载荷，也可以通过降低转子临界转速来降

低临界转速点的支点动载荷；对比图１１曲线犈

和曲线犉，表明缓冲阻尼结构的“加阻尼”特性能

够吸收叶片飞失产生的冲击能量，缩短转子震荡

衰减时间，也可以降低临界转速点处的支点动载

０７２２
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图１１　转子系统支点动载荷幅值随时间变化

Ｆｉｇ．１１　Ｐｉｖｏｔｓｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄｆｏｒｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｃｈａｎｇｉｎｇ

ｗｉｔｈｔｉｍｅ

荷。“降刚度加阻尼”使得转子各个支点载荷降

低至２０％。

图１２　转子系统势能分布特征

Ｆｉｇ．１２　Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｏｆｓｔｒａｉｎｅｎｅｒｇｙｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

ｉｎｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ

４２　转子系统势能分布

上述计算结果表明采用阻尼缓冲支承结构能

够降低冲击阶段、减速阶段支点动载荷，改善转子

动力特性。为进一步分析该缓冲阻尼支承结构对

转子系统的影响机理，从能量的角度对比典型运

动状态下转子系统的势能及分布。图１１曲线犇、

曲线犉在临界转速点的转子系统势能如图１２所

示，计算结果表明：采用缓冲阻尼支承结构的转子

系统总势能显著降低，从１．９×１０６Ｊ降低至４．５×

１０４Ｊ，同时各个支点势能明显降低，１＃支点从

１．３×１０６Ｊ降低至３．２×１０４Ｊ；２＃支点从２．２×

１０５Ｊ降低至２．８×１０３Ｊ；３＃支点从１．４×１０
３Ｊ降

低至３６Ｊ。根据上述结果，从能量的角度解释缓

冲阻尼支承结构对转子系统的影响机理：缓冲阻

尼结构的低刚度特性能够通过降低转子系统的临

界转速来降低临界转速点处的动能（转子系统的

动能与转速的平方成正比），进而降低与动能平衡

的系统势能；缓冲阻尼结构的高阻尼特性能够通

过降低转子系统在临界转速的振幅进一步降低系

统势能，降低转子系统各个支点势能，最终实现降

低各个支点载荷。

４３　刚度阻尼参数影响分析

图１１分析表明，发生叶片飞失的转子系统在

冲击减速风车整个力学过程中支点载荷的最大

值，记为犉ｍａｘ，可能出现在冲击阶段，也可能出现

在减速过临界阶段。定义刚度比为α＝犽
ｂｌａｄｅｏｆｆ／犽１

为缓冲阻尼结构刚度与原系统１＃支点刚度比

值。为进一步分析缓冲阻尼结构刚度、阻尼对转

子支点载荷的影响规律，得到不同阻尼参数下各

个支点载荷最大值犉ｍａｘ随支承结构刚度比α的变

化过程，如图１３所示。参数设定如下：非对称参

数犑ｄａｖｅ＝３．５ｋｇ·ｍ
２，Δ犑＝０．５ｋｇ·ｍ

２，不平衡

量犿ｅ犲＝０．１ｋｇ·ｍ，计算结果如下：

图１３　不同刚度比和不同阻尼下支点动载荷变化

Ｆｉｇ．１３　Ｐｉｖｏｔｓｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｓｔｉｆｆｎｅｓｓｒａｔｉｏｓａｎｄｄａｍｐｉｎｇｓ

１）在β区域，由于缓冲阻尼结构的刚度比较

低，使得临界转速点支点载荷较小，甚至临界转速

低于风车转速。支点载荷的最大值犉ｍａｘ出现在冲

击阶段，犉ｍａｘ近似等于缓冲阻尼结构的瞬断阀值，

且不受刚度比的影响，将该区域称为载荷低敏感

区域。

２）在η区域，由于缓冲阻尼结构的刚度比较

高，使得临界转速点支点载荷下降不明显。支点

载荷的最大值犉ｍａｘ出现在减速过临界阶段，犉ｍａｘ

为临界转速点处的支点动载荷，受阻尼和刚度比

影响较大，表现为犉ｍａｘ随刚度比的下降和阻尼的

增加，各支点动载荷不断下降，将该区域称为载荷

敏感区域。

１７２２
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工程设计时应综合考虑叶片飞失不平衡量、

各个支点支承刚度、转速范围等影响，将缓冲阻尼

结构的参数设计在β区域，即载荷低敏感区域，确

保转子支承结构载荷不超过缓冲阻尼结构的瞬断

阀值。

５　柔性转子试验

上述分析表明，发生叶片飞失的转子系统会

在飞失瞬时和转子减速过临界阶段造成支点载荷

突增，威胁支承结构的承载能力，本节通过试验研

究验证该结论的正确性。

５１　柔性转子支承系统设计

试验器（如图１４所示）主要包括转子和突加

不平衡激励装置，悬臂转子分别通过刚性支承和

弹性框架支承。弹性框架的支承刚度通过准静态

测试得到，为２×１０６Ｎ／ｍ，因此支承结构的载荷

可以通过测量支点位移间接得到。

柔性联轴器将高速电主轴和转子连接，能够

允许转子和电动机支架之间的微小偏差。柔性转

子的１阶临界转速为４２９０ｒ／ｍｉｎ，对应振型为风

扇俯仰振型；２阶振型为２３２２４ｒ／ｍｉｎ，对应振型

为转子弯曲振型；由于第２阶临界转速远高于第

１阶临界转狓速，在本试验中不做研究。电动机

由计算机系统控制，以保持稳定的加速和减速。

图１４　悬臂柔性转子试验器

Ｆｉｇ．１４　Ｃａｎｔｉｌｅｖｅｒｆｌｅｘｉｂｌｅｒｏｔｏｒｔｅｓｔｄｅｖｉｃｅ

试验系统采用电涡流传感器测量转轴的运动

轨迹。

突加不平衡激励装置如图１５所示，工作原理

如下：不平衡质量块通过易断螺栓连接在风扇轮

盘处，两个质量块在相位上相差１８０°，在轴向上

错来开一定间隙。在预定的转速下，拉动突加不

平衡激励装置任意一侧开关，该侧的推杆在拉簧

拉力作用向风扇轮盘移动，切断质量块，对转子系

统施加突加不平衡载荷。

图１５　突加不平衡装置

Ｆｉｇ．１５　Ｓｕｄｄｅｎｉｍｂａｌａｎｃｅｄｅｖｉｃｅ

５２　试验结果分析

在超临界转速状态（６０００ｒ／ｍｉｎ）对转子支承

系统进行突加不平衡试验，不平衡质量为１０ｇ，转

子弹性支承支点载荷随时间的变化如图１６所示，

结果表明，冲击作用下支点载荷突增，成为威胁支

承结构承载能力的因素之一。

如图１７所示为减速过１阶临界转速状态下弹

性支承支点载荷随时间的变化过程，减速过程视为

匀减速（转速变化范围为６０００～１０００ｒ／ｍｉｎ）。结果

表明，临界转速点处的支点载荷突增，成为威胁支

承结构承载能力的因素之二。

上述试验表明，转子系统在受到突加不平衡

２７２２
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图１６　冲击阶段１＃支点载荷随时间变化

Ｆｉｇ．１６　１＃ｐｉｖｏｔｌｏａｄｅｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｔｉｍｅｉｎ

ｔｈｅｉｍｐａｃｔ

图１７　减速阶段１＃支点载荷随时间变化

Ｆｉｇ．１７　１＃ｐｉｖｏｔｌｏａｄｃｈａｎｇｉｎｇｗｉｔｈｔｉｍｅｄｕｒｉｎｇ

ｔｈｅｄｅｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ

冲击载荷和减速过临界时，支点幅值显著增加，转

子系统支点幅值在冲击、减速过临界所表现出的

响应特性与文中第２节柔性转子支点载荷计算结

果一致。

６　结　论

解决极限载荷下转子系统的安全性问题是保

证航空发动机结构可靠性、完整性的关键。针对

极限载荷下转子系统动力特性的有效分析和合理

设计对推进航空发动机发展具有重要意义。本文

以航空发动机叶片飞失为背景，建立综合考虑冲

击、惯性非对称、减速过临界等多种力学过程的支

点动载荷响应分析方法；提出针对止推支点的缓

冲阻尼支承结构安全性设计，通过支点动载荷响

应分析方法定量评估缓冲阻尼结构对降低支点动

载荷的有效性。主要得到以下结论：

１）所建立的转子支承系统瞬态响应分析方

法能够较好地反应叶片飞失后转子系统支承结构

载荷随时间的变化规律。叶片飞失所产生的冲击

作用和减速过临界过程是威胁支承结构承载能力

的主要因素。分析叶片飞失下支承结构载荷的响

应特性不仅要考虑不平衡量所产生的惯性激励作

用，还需要考虑转子惯性非对称特征对支点动载

荷的影响，惯性非对称特征会增加临界转速点处

支点动载荷。

２）计算证明缓冲阻尼支承结构能够降低危

险支点动载荷。通过控制支承结构的刚度参数和

阻尼参数降低转子系统势能，通过降低转子系统

临界转速来降低各个支点动载荷。工程设计时应

综合考虑叶片飞失不平衡量、各个支点支承刚度、

转速范围等影响，将缓冲阻尼结构的参数设计在

刚度低敏感区域，降低支承结构损伤风险。
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