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共用支承转子系统耦合振动分析及试验
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摘　　　要：针对带有涡轮级间共用承力框架的高功质比涡轴发动机结构系统，建立共用支承转子系统动

力学方程，探究燃气发生器转子、动力涡轮转子与共用承力框架结构系统耦合振动产生条件及振动特性。基

于ＡＮＳＹＳ有限元仿真计算了共用支承转子系统耦合振动特性。针对涡轴发动机涡轮级间承力框架，设计

了共用支承转子系统模拟试验器，运用激振器模拟转子不平衡激励，利用试验对模拟转子动力特性的相互影

响进行了定量分析。理论计算结果表明，转子支点与支承结构通过力平衡和位移协调联系在一起，之间存在

刚度耦合项，进而使共用支承转子系统发生耦合振动。对系统振动响应仿真计算结果表明，共用支承会影响

转子动力特性，不同转子不平衡激励均可激起相应转子的振动。通过试验验证了在发生耦合振动时，转子的

振动响应频谱中同时包含两个转子转速频率，定义耦合影响系数，地面慢车状态两个转子相互之间的耦合影

响系数分别为３．３％和６０．７９％，最大连续状态分别为１２．７８％和６．８８％，最大起飞状态分别为１３．５６％和

５．８１％，转子间的动力特性耦合影响大小与频率有关系。
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　　近年来，涡轮级间共用承力框架在先进航空

发动机承力系统中广为采用，是发动机轻量化、提

高效率的重要途径之一［１２］。该结构所处的工作

环境特殊，因其同时承载两个不同转速转子之间

的振动传递，以及涡轮位置高温条件带来支承刚

度弱化问题，会对发动机转子系统动力特性和承

力结构振动特性产生不利影响［３４］，因此研究共用

承力框架与转子之间耦合振动特性具有重要的工

程意义。

目前，国内外学者在航空发动机转子系统动

力特性分析和转子承力结构系统振动特性分析

方面进行了诸多研究工作。常见的转子系统振动

耦合问题为带中介轴承的双转子系统间的相互激

励耦合振动，由于转子具有各自的动力特性，并且

在中介轴承处具有复杂横向激振力的交互作用，

因此使得双转子系统具有复杂的振动特性。文献

［５７］中分别建立了滚动轴承双转子系统动力学

方程，并采用仿真方法求解分析了滚动轴承对转

子系统临界转速等动力特性的影响规律。邓四二

等［８］建立了双转子滚动轴承耦合系统的非线性

动力学模型，分析并验证了转子转速、中介轴承游

隙和滚子个数对双转子系统动力特性的影响。罗

贵火等［９］建立了双转子滚动轴承机匣耦合动力

学模型，并考虑了中介轴承的耦合作用，进行了同

向和反向旋转双转子系统的拍振响应分析。马艳

红等［４］针对涡轴发动机涡轮级间支承结构分析其

振动特性，初步提出相邻部件之间刚度／质量分布

差异加大能有效避免耦合振动的设计思想。

陈果［１０１１］提出了建立双转子支承机匣耦合

动力学模型的方法，计算了航空发动机整机振动

响应，并对转子系统的动力特性进行了分析，进行

了整机模态试验验证，结果表明了航空发动机整

机振动耦合动力学建模方法的正确有效性。章健

等［１２］提出了转子支点的动态响应对其他转子的

支点动刚度特性及转子振动响应特性具有一定的

影响，在转子临界转速计算中应该考虑两个转子

与共用支承结构的振动影响。洪杰等［１３］根据理

论分析与仿真计算验证了高隔振性承力框架设计

方法的有效性，并通过试验表明该非连续性设计

方法对宽频多支点处激励具有良好的隔振效果。

从目前国内外的相关研究工作来看，对于采

用涡轮级间共用承力结构的共用支承转子系统，

当前的研究没有准确描述承力结构和转子以及不

同转子之间耦合振动产生的机理及影响规律，也

４９２２
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没有相关的试验研究。本文针对高功质比涡轴发

动机中广泛采用的涡轮级间共用承力框架，对多

转子系统耦合振动响应交互关系分析的基础上，

从理论层面上，揭示了共用支承转子系统耦合振

动产生机理。同时利用涡轮级间承力框架设计相

应的模拟试验，研究了共用支承转子系统耦合振

动特性，并定量分析了不同工作状态下转子间动

力特性的相互影响关系。

１　高功质比涡轴发动机共用支承

结构特征

１１　总体结构特征

高功质比双转子涡轴发动机，其总体结构布

局设计示意如图１所示，燃气发生器转子采用１

０１支承方案，动力涡轮转子采用０２２０支承方

案，涡轮级间共用承力框架结构实现对两个转子

上的３个支点的支承，本文主要研究其涡轮级间

共用承力框架。

图１　高功质比涡轴发动机结构示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｈｉｇｈｐｏｗｅｒ／ｍａｓｓｒａｔｉｏ

ｔｕｒｂｏｓｈａｆｔｅｎｇｉｎｅ

图２　涡轮级间共用承力框架结构与力学模型

Ｆｉｇ．２　Ｉｎｔｅｒｓｔａｇｅｔｕｒｂｉｎｅｓｈａｒｅｄｌｏａｄｂｅａｒｉｎｇｆｒａｍｅ

ｓｔｒｕｃｔｕｒｅａｎｄｍｅｃｈａｎｉｃａｌｍｏｄｅｌ

１２　共用承力框架结构特征

图２为涡轮级间共用承力框架结构示意图，

结构由两个鼠笼式弹支、共用轴承座和导向器等

组成。承力框架在工作中所受机械载荷主要来自

于转子在高速旋转过程中对支点产生的径向交变

激励，称为支点动载荷，燃气发生器转子及动力涡

轮转子上的旋转激励载荷由支点轴承经鼠笼弹性

支承传至共用轴承座。由于共用轴承座同时支承

两个不同转速的转子，并且导向器的结构为板壳

组成的复杂结构组件，在宽频（３００～７００Ｈｚ）范围

内具有一定的共振模态［１４］，因此，在对燃气发生

器转子和动力涡轮转子系统的动力学设计中，需

考虑转子间支承结构动力特性的影响。

考虑其结构特征，建立其无阻尼弹簧质量系

统强迫振动响应的动力学模型，如图２所示，其中

Ａ、Ｂ、Ｃ、Ｄ表示位置代号，４＃、５＃、６＃表示支点

的位置，犉４、犉５、犉６ 表示４＃、５＃、６＃支点位置作

用力，犾４、犾５、犾６ 表示４＃、５＃、６＃支点位置作用力

距中心位置的距离，犕 和犽犕 表示导向器等效质

量和径向刚度，犿、犑、犽犿、犽θ 分别表示轴承座的等

效质量、转动惯量、径向刚度和角向刚度，模型具

有４个方向的自由度，分别为共用轴承座横向位

移狔犿、角向偏转θ犿 以及导向器的横向位移狔犕、角

向偏转θ犕（横向变形以竖直向上为正，角向变形

以顺时针方向为正）。在实际工作中，导向器角向

偏转量θ犕 远小于共用轴承座的角向偏转量θ犿，接

近０值，因此在计算分析中不考虑导向器的角向

变形，认为导向器仅具有横向位移自由度，整个共

用承力框架仅具有３个自由度狔犕、θ犿 和狔犿。

建立图２共用承力框架强迫振动响应动力学

方程为

犕̈狔犕 ＋犽犕狔犕 ＋犽犿（狔犕 －狔犿）＝０

犿̈狔犿 ＋犽犿（狔犿－狔犕）＝犉４＋犉５＋犉６

犑̈θ犿 ＋犽θθ犿 ＝犉４犾４＋犉５犾５－犉６犾６ （１）

　　写为矩阵形式为

犕 ０ ０

０ 犿 ０

０ ０

熿

燀

燄

燅犑

狔̈

狔̈犿

θ̈

熿

燀

燄

燅犿

＋

犽犕 ＋犽犿 －犽犿 ０

－犽犿 犽犿 ０

０ ０ 犽

熿

燀

燄

燅θ

狔犕

狔犿

θ

熿

燀

燄

燅犿

＝

０

犉４＋犉５＋犉６

犉４犾４－犉５犾５－犉６犾

熿

燀

燄

燅６

＝

０ ０ ０

１ １ １

犾４ 犾５ －犾

熿

燀

燄

燅６

犉４

犉５

犉

熿

燀

燄

燅６

　　及

犕ｓ̈狇ｓ＋犓ｓ狇ｓ＝犓ｆｌ犉ｓ （２）

其中犕ｓ、犓ｓ分别为共用承力框架的质量矩阵和

刚度矩阵，狇ｓ为承力框架的自由度向量，犉ｓ 为承

力框架各支点位置的动载荷向量，犓ｆｌ为载荷转化

矩阵。

１３　共用支承转子系统动力学方程

不考虑前承力框架和温度的影响，对于带有

涡轮级间共用承力框架的转子结构系统，建立其

动力学模型如图３所示，其中犽１、犽２、犽３、犽４、犽５、犽６

５９２２
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分别表示１＃、２＃、３＃、４＃、５＃、６＃支点支承刚

度，ωｈ 和狇ｈ 分别表示燃气发生器转子转速和状

态向量，ωｌ和狇ｌ分别表示动力涡轮转子转速和状

态向量。建立的基本原理为：使用子结构传递矩

阵法［１５］分别建立两转子的状态参量方程，并建立

共用承力框架在支点动载荷作用下的强迫振动动

力学方程，再在支点位置使用力平衡方程和位移

协调方程组集转／静子动力学方程，获得共用承

力转子结构系统动力学方程。

图３　共用支承转子系统等效动力学模型

Ｆｉｇ．３　Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｏｆｓｈａｒｅｄ

ｓｕｐｐｏｒｔｒｏｔｏｒｓｓｙｓｔｅｍ

对于任意双转子结构系统，转子的动力学方

程均可写为以下形式：

犕ｈ̈狇ｈ－ｉωｈ犑ｈ狇ｈ＋犓ｈ 狇ｈ－狇（ ）ｂｈ ＝狇ｈΩ
２
ｈ

犕ｌ̈狇ｌ－ｉωｌ犑ｌ狇ｌ＋犓ｌ狇ｌ－狇（ ）ｂｌ ＝狇ｌΩ
２

烅
烄

烆 ｌ

（３）

其中犕、犑和犓 分别为转子质量矩阵、陀螺力矩

矩阵和刚度矩阵，狇Ω
２ 为转子不平衡激励向量，狇ｂ

为转子自由度的基础振动向量。式中下标ｈ代表

燃气发生器转子参数，ｌ代表动力涡轮转子参数。

对于图３中的动力学模型，假设其各转子前

支点均无基础振动，后支点４＃、５＃、６＃上存在

基础振动狔４ｓ（狋）、狔５ｓ（狋）、狔６ｓ（狋）。则有

狇ｈ＝ 狔ｈ，θｈ，狔ｄｈ，θｄｈ，狔４，θ［ ］４
Ｔ

狇ｌ＝ 狔ｌ，θｌ，狔ｄｌ，θｄｌ，狔５，θ５，狔６，θ［ ］６
Ｔ

狇ｂｈ＝ ０，０，０，０，狔４ｓ，［ ］０ Ｔ

狇ｂｌ＝ ０，０，０，０，狔５ｓ，０，狔６ｓ，［ ］０

烅

烄

烆
Ｔ

（４）

　　对于共用承力框架，其强迫振动响应动力学

方程为式（２），根据４＃、５＃和６＃支点上的力平

衡方程以及共用承力框架中的位移协调方程有

犉ｓ＝犓ｂ 狇ｂｓ－狇（ ）ｂｒ （５）

狇ｂｓ＝犃ｑｓ狇ｓ （６）

式中犓ｂ为支点动刚度矩阵，狇ｂｓ和狇ｂｒ分别为承力

框架和转子结构在４＃、５＃、６＃支点位置的自由

度向量，犃ｑｓ为承力框架向转子支点位置的自由度

变化矩阵，因此集成系统耦合振动方程

犓ａ狇ａ－犆ａ狇ａ＋犕ａ狇ａ＝

狇ｈΩ
２
ｈ＋犓ｈ狇ｂｈ

狇ｌΩ
２
ｌ＋犓ｌ狇ｂｌ

犓ｆｌ犓ｂ 犃ｑｓ狇ｓ－狇（ ）

熿

燀

燄

燅ｂｒ

（７）

式中各项分别为

犕ａ＝

犕ｈ

犕ｌ

犕

熿

燀

燄

燅ｓ

，　犓ａ＝

犓ｈ

犓ｌ

犓

熿

燀

燄

燅ｓ

，

犆ａ＝

ωｈ犑ｈ

ωｌ犑ｌ

熿

燀

燄

燅０

，　狇ａ＝

狇ｈ

狇ｌ

狇

熿

燀

燄

燅ｓ

。

　　将转子支点基础自由度向量向承力框架自由

度向量转化

狇ｂｈ＝犃ｂｈｓ狇ｓ

狇ｂｌ＝犃ｂｌｓ狇
｛

ｓ

（８）

式中犃ｂｈｓ、犃ｂｌｓ均为变换矩阵。可获得共用支承

转子结构系统振动耦合统动力学方程

狇ｈΩ
２
ｈ

狇ｌΩ
２
ｌ

熿

燀

燄

燅０

＝

犓ｈ ０ －犓ｈ犃ｂｈｓ

０ 犓ｌ －犓ｌ犃ｂｌｓ

－犓ｈ犃ｂｈｓ －犓ｌ犃ｂｌｓ 犓ｓ－犓ｆｌ犓ｂ犃ｑ

熿

燀

燄

燅ｓ

·

狇ａ－

ωｈ犑ｈ

ωｌ犑ｌ

熿

燀

燄

燅０

狇ａ＋

犕ｈ

犕ｌ

犕

熿

燀

燄

燅ｓ

狇̈ａ

（９）

　　结构系统中，转静子结构之间存在刚度耦合

项犓ｈ犃ｂｈｓ和犓ｌ犃ｂｌｓ，进而使系统发生耦合振动。

２　共用支承转子系统动力特性

耦合振动分析

　　考虑到转子为复杂连续结构，难以获得系统

动力学响应的解析解，多应用数值解法求解其振

动方程。这里采用有限元方法进行求解，从而获

得系统动力学响应。

２１　有限元模型与约束

针对图１中的涡轴发动机，不考虑前承力框

架和温度的影响，采用Ｓｏｌｉｄ１８５单元建立共用支

承转子结构系统有限元模型，使用弹簧单元模拟

轴承支承，如图４所示。为避免复杂模型带来的

庞大计算量，对结构进行合理简化。忽略连接界

面的影响，转静子连接接触面均采用固结；忽略对

整体力学性能影响较小的圆角、小孔等细节因素，

提高计算效率。

２２　结构系统模态计算分析

在带有共用支承结构的转子结构系统中，两

６９２２
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图４　共用支承转子系统有限元模型

Ｆｉｇ．４　Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｓｈａｒｅｄｓｕｐｐｏｒｔｒｏｔｏｒｓｓｙｓｔｅｍ

个转子通过共用承力框架可发生振动响应的相互

影响。通过模态分析计算结构系统的固有频率与

相应振型，如图５～图７所示，图中犳犻犼表示第犼个

图５　结构系统第１阶耦合模态及其对应的单转子振型

Ｆｉｇ．５　１ｓｔｃｏｕｐｌｅｄｍｏｄｅｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍａｎｄｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ

ｍｏｄｅｉｎｔｈｅｓｉｎｇｌｅｒｏｔｏｒｍｏｄｅｌ

图６　结构系统第２阶耦合模态及其对应的单转子振型

Ｆｉｇ．６　２ｎｄｃｏｕｐｌｅｄｍｏｄｅｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍａｎｄｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ

ｍｏｄｅｓｉｎｔｈｅｓｉｎｇｌｅｒｏｔｏｒｍｏｄｅｌ

图７　结构系统第３阶耦合模态及其对应的单转子振型

Ｆｉｇ．７　３ｒｄｃｏｕｐｌｅｄｍｏｄｅｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍａｎｄｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ

ｍｏｄｅｓｉｎｔｈｅｓｉｎｇｌｅｒｏｔｏｒｍｏｄｅｌ

模态的第犻阶固有模态频率。可见，燃气发生器

转子、动力涡轮转子与共用承力框架之间存在振

动耦合影响，采用耦合模型计算获得的转子模态

频率与单转子模型计算结果有所差异。

当两个转子的模态频率相近时，将在共用支

承转子结构系统中形成新的耦合振型，其模态频

率在对应的两转子单独模态频率之间。

图８　４＃支点支承刚度对燃气发生器转子共振频率影响

Ｆｉｇ．８　４＃ｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｆｆｅｃｔｓｒｅｓｏｎａｎｃｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

ｏｆｇａｓｇｅｎｅｒａｔｏｒｒｏｔｏｒ

２３　支承刚度变化对转子动力特性的影响

影响转子结构固有特性的关键因素主要有两

点：转子自身的刚度／质量分布，转子支承的位置

和刚度［１］。涡轮位置高温条件和承力框架的基础

振动会带来支承刚度变化，计算各支点刚度变化

对转子共振频率的影响，结果如图８～图１０所

７９２２
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图９　５＃支点支承刚度变化对动力涡轮转子共振频率

的影响

Ｆｉｇ．９　５＃ｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｆｆｅｃｔｓｒｅｓｏｎａｎｃｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

ｏｆｐｏｗｅｒｔｕｒｂｉｎｅｒｏｔｏｒ

图１０　６＃支点支承刚度对动力涡轮转子共振频率的影响

Ｆｉｇ．１０　６＃ｂｅａｒｉｎｇｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｆｆｅｃｔｓｒｅｓｏｎａｎｃｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

ｏｆｐｏｗｅｒｔｕｒｂｉｎｅｒｏｔｏｒ

示，可以看出刚度的变化对转子的共振频率有影

响，不同的当量刚度影响的敏感度不同，设计时，

应选择当量刚度在低敏感度位置。

２４　耦合振动响应计算分析

对于双转子发动机结构系统而言，燃气发生

器转子与动力涡轮转子均具有各自的转速，不平

衡载荷的激励频率与各自转子的转速一致，因此

从频率的角度进行耦合振动响应分析。

针对共用支承转子系统有限元模型，进行多

截面不平衡激励下的动力响应计算。假设不平衡

载荷位于燃气发生器转子一级压气机、二级涡轮，

以及动力涡轮转子二级涡轮，各位置不平衡量均

为６ｇ·ｍｍ，如图１１所示。计算动力涡轮转子转

速为ωｌ（动力涡轮转子对应工作状态下的转频

犳ωｌ＝３４８Ｈｚ），燃气发生器转子转速为ωｈ（燃气发

生器转子对应工作状态下的转频犳ωｈ＝６２３Ｈｚ）共

用支承转子系统瞬态动力响应。

当振动位移响应衰减至稳态时（该过程约为

１．６ｓ），系统中各位置处时域结果如图１２所示，此

时转子振动位移响应稳定在一定的幅值范围内，

图１１　不平衡量施加位置

Ｆｉｇ．１１　Ｕｎｂａｌａｎｃｅａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎｐｏｓｉｔｉｏｎ

图１２　共用支承转子系统振动位移响应（时域）

Ｆｉｇ．１２　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｔｈｅｓｈａｒｅｄ

ｓｕｐｐｏｒｔｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ（ｔｉｍｅｄｏｍａｉｎ）

８９２２
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为不平衡激励下的受迫振动响应。对图１２中的

时域响应进行快速傅里叶变换（ＦＦＴ），得到各关

键截面的频域响应曲线，如图１３所示。

从转子振动响应频域分析结果表明：在燃气

发生器转子、动力涡轮转子振动响应中，均同时存

在两个转子转速频率对应的响应峰值，即说明在

采用共用支承发动机中，一个转子不平衡激励力

产生的振动可通过共用承力框架结构传至另一个

图１３　共用支承转子系统振动位移响应（频域）

Ｆｉｇ．１３　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｔｈｅｓｈａｒｅｄ

ｓｕｐｐｏｒｔｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍ（ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎ）

转子，激起另一个转子的振动，两转子动力特性存

在相互影响。两个转子相互影响的大小是不同

的，各转速频率幅值占比是由系统固有频率、模态

振型及承力结构振动响应衰减效果等因素综合作

用的结果。

３　共用支承转子系统耦合振动试验

设计共用支承转子系统模拟试验器，通过试

验从频率的角度进行系统耦合振动分析。

３１　总体设计方案

考虑环境和安全因素，共用支承转子系统耦

合振动试验采用非旋转激励方式，暂不考虑温度

影响，模拟试验器总体结构和关键尺寸如图１４所

示，设计辅助轴１，模拟燃气发生器转子，设计辅

图１４　模拟试验器

Ｆｉｇ．１４　Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｔｅｓｔｅｒ

９９２２
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助轴２，模拟动力涡轮转子，辅助轴一端采用结构

原有的轴承支承，另一端采用如图所示的Ｖ型刀

口支承，将辅助轴压紧，约束其轴向位移。利用激

振器１和激振器２分别激振辅助轴１和辅助轴２

来模拟转子不平衡激励。

３２　测点布置

本试验主要针对共用支承转子系统支点位

置振动响应进行测量，研究其耦合振动特性。运

用加速度传感器和力传感器，加速度传感器测量

各位置的振动响应，力传感器控制激振器输出的

激振力大小，用于模拟转子不平衡激励。各传感

器安装位置如图１５，其中加速度传感器共３个，

分别通过胶黏法黏贴在试验器各轴承支点位置附

近。１号加速度传感器位于４＃支点位置，２号加

速度传感器位于５＃支点位置，３号加速度传感器

位于６＃支点位置。力传感器通过 Ｍ５螺纹分别

与辅助轴和激振杆连接，１号力传感器位于辅助

轴１上（用于测量模拟燃气发生器转子不平衡激

励），２号力传感器位于辅助轴２上（用于测量模

拟动力涡轮转子不平衡激励）。采集系统获取的

振动信号，统一输入到ＤＡＳＰ（ｄａｔａａｃｑｕｉｓｔｉｏｎａｎｄ

图１５　传感器布置

Ｆｉｇ．１５　Ｓｅｎｓｏｒａｒｒａｎｇｅｍｅｎｔ

ｓｉｇｎａｌｐｒｏｃｅｓｓｉｎｇ）采集卡中，通过ＤＡＳＰＶ１０智

能数据采集和信号处理系统进行分析。

３３　试验状态

发动机工作状态较多，选取工作时间较长的

典型工作状态：慢车状态，最大连续状态和最大起

飞状态为试验模拟工作状态。各种状态对应转速

的转频如表１所示
［１６］，利用激振器模拟转子不平

衡激励，分别施加对应转频的正弦激振力。

表１　发动机工作状态转频

犜犪犫犾犲１　犚狅狋犪狋犻狀犵犳狉犲狇狌犲狀犮狔狅犳犲狀犵犻狀犲狅狆犲狉犪狋犻狀犵犮狅狀犱犻狋犻狅狀

工作状态 犳ωｈ／Ｈｚ 犳ωｌ／Ｈｚ

地面慢车 ４２４ ２３３

最大连续 ６２３ ３４８

最大起飞 ６３３ ３４８

３４　试验结果

试验采用控制变量法，两个激振器均选取正

弦激振力有效值为２００Ｎ进行试验，分别进行以

下发动机典型状态试验。

３．４．１　地面慢车状态

激振器１模拟燃气发生器转子，激振频率为

４２４Ｈｚ，激振器２模拟动力涡轮转子，激振频率为

２３３Ｈｚ，分别记录与燃气发生器转子相关的４＃

支点和１号力传感器的时域信号如图１６所示；与

动力涡轮转子相关的５＃支点、６＃支点和２号力

传感器的时域信号如图１７所示。

图１６　燃气发生器转子相关的时域信号（地面慢车）

Ｆｉｇ．１６　Ｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｒｅｌａｔｅｄｔｏｔｈｅｇａｓｇｅｎｅｒａｔｏｒ

ｒｏｔｏｒ（ｇｒｏｕｎｄｉｄｌｅｓｐｅｅｄ）

通过频域响应看出，结果不仅包括两个激振

频率，还对于上述采集到的时域信号进行ＦＦＴ变

００３２
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化，得到各测点位置响应的频域信号如图１８、图

１９所示。出现了其他频率，这可能是由于轴承间

隙导致的非线性［１７］。

图１７　动力涡轮转子相关的时域信号（地面慢车）

Ｆｉｇ．１７　Ｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｓｒｅｌａｔｅｄｔｏｔｈｅｐｏｗｅｒ

ｔｕｒｂｉｎｅｒｏｔｏｒ（ｇｒｏｕｎｄｉｄｌｅｓｐｅｅｄ）

图１８　燃气发生器转子相关测点的频域信号（地面慢车）

Ｆｉｇ．１８　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｏｆｇａｓｇｅｎｅｒａｔｏｒｒｏｔｏｒ

ｒｅｌａｔｅｄｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ（ｇｒｏｕｎｄｉｄｌｅｓｐｅｅｄ）

图１９　动力涡轮转子相关测点的频域信号（地面慢车）

Ｆｉｇ．１９　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｏｆｔｈｅｐｏｗｅｒｔｕｒｂｉｎｅ

ｒｏｔｏｒｒｅｌａｔｅｄｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ（ｇｒｏｕｎｄｉｄｌｅｓｐｅｅｄ）

３．４．２　最大连续状态

激振器１模拟燃气发生器转子，激振频率为

６２３Ｈｚ，激振器２模拟动力涡轮转子，激振频率为

３４８Ｈｚ，分别记录与燃气发生器转子相关的４＃

支点和１号力传感器的时域信号如图２０所示；与

动力涡轮转子相关的５＃支点、６＃支点和２号力

传感器的时域信号如图２１所示。

对于上述采集到的时域信号进行ＦＦＴ变化，

得到各测点位置响应的频域信号，如图２２、图２３

所示。

图２０　燃气发生器转子相关的时域信号（最大连续）

Ｆｉｇ．２０　Ｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｒｅｌａｔｅｄｔｏｔｈｅｇａｓｇｅｎｅｒａｔｏｒ

ｒｏｔｏｒ（ｍａｘｉｍｕｍｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓｓｐｅｅｄ）

１０３２
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图２１　动力涡轮转子相关的时域信号（最大连续）

Ｆｉｇ．２１　Ｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｓｒｅｌａｔｅｄｔｏｔｈｅｐｏｗｅｒ

ｔｕｒｂｉｎｅｒｏｔｏｒ（ｍａｘｉｍｕｍｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓｓｐｅｅｄ）

图２２　燃气发生器转子相关测点的频域信号

（最大连续）

Ｆｉｇ．２２　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｏｆｇａｓｇｅｎｅｒａｔｏｒ

ｒｏｔｏｒｒｅｌａｔｅｄｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ

（ｍａｘｉｍｕｍｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓｓｐｅｅｄ）

图２３　动力涡轮转子相关测点的频域信号（最大连续）

Ｆｉｇ．２３　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｏｆｔｈｅｐｏｗｅｒｔｕｒｂｉｎｅ

ｒｏｔｏｒｒｅｌａｔｅｄｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ

（ｍａｘｉｍｕｍｃｏｎｔｉｎｕｏｕｓｓｐｅｅｄ）

３．４．３　最大起飞状态

激振器１模拟燃气发生器转子，激振频率为

６３３Ｈｚ，激振器２模拟动力涡轮转子，激振频率为

３４８Ｈｚ，用于模拟发动机最大起飞工作状态。分

别记录与燃气发生器转子相关的４＃支点和１号

力传感器的时域信号如图２４所示；与动力涡轮转

子相关的５＃支点、６＃支点和２号力传感器的时

域信号如图２５所示。

图２４　燃气发生器转子相关的时域信号（最大起飞）

Ｆｉｇ．２４　Ｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｓｒｅｌａｔｅｄｔｏｔｈｅｇａｓｇｅｎｅｒａｔｏｒ

ｒｏｔｏｒ（ｍａｘｉｍｕｍｔａｋｅｏｆｆｓｐｅｅｄ）

２０３２
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图２５　动力涡轮转子相关的时域信号（最大起飞）

Ｆｉｇ．２５　Ｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｓｒｅｌａｔｅｄｔｏｔｈｅｐｏｗｅｒ

ｔｕｒｂｉｎｅｒｏｔｏｒ（ｍａｘｉｍｕｍｔａｋｅｏｆｆｓｐｅｅｄ）

对于上述采集到的时域信号进行ＦＦＴ变化，

得到各测点位置响应的频域信号，如图２６、图２７

所示。

图２６　燃气发生器转子相关测点的频域信号（最大起飞）

Ｆｉｇ．２６　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｏｆｇａｓｇｅｎｅｒａｔｏｒｒｏｔｏｒ

ｒｅｌａｔｅｄｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ（ｍａｘｉｍｕｍｔａｋｅｏｆｆｓｐｅｅｄ）

图２７　动力涡轮转子相关测点的频域信号（最大起飞）

Ｆｉｇ．２７　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｏｍａｉｎｓｉｇｎａｌｏｆｔｈｅｐｏｗｅｒｔｕｒｂｉｎｅ

ｒｏｔｏｒｒｅｌａｔｅｄｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ（ｍａｘｉｍｕｍｔａｋｅｏｆｆｓｐｅｅｄ）

３５　试验分析

从试验结果的频域响应可以看出，在燃气发

生器转子的频率响应中出现了动力涡轮转子的转

频成分，在动力涡轮转子的频率响应中出现了燃

气涡轮转子的转频，验证了在双转子共同工作过

程中，各转子之间是存在相互耦合的影响。

为了定量描述相互耦合之间的大小关系，定

义耦合影响系数。

动力涡轮转子对燃气发生器转子的耦合影响

系数ａ

ａ＝
犃ωｌ

犃ωｈ＋犃ωｌ
（１０）

　　燃气发生器转子对动力涡轮转子的耦合影响

系数ｂ

ｂ＝
犃ωｈ

犃ωｈ＋犃ωｌ
（１１）

其中犃ωｌ是支点位置动力涡轮转子转频响应幅

值，犃ωｈ是支点位置燃气发生器转子转频响应幅

值，犃ωｈ＋犃ωｌ是响应幅值和。

试验测得各工作状态，工作频率下各支点加

速度响应幅值如表２所示。将试验测量得到的各

表２　各状态支点加速度响应

犜犪犫犾犲２　犕犪犵狀犻狋狌犱犲狅犳犪犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀狉犲狊狆狅狀狊犲狅犳犲犪犮犺狊狋犪狋犲犳狌犾犮狉狌犿

工作状态
燃气发生器转子 动力涡轮转子

４＃支点加速度幅值／（ｍ／ｓ２）５＃支点加速度幅值／（ｍ／ｓ２）６＃支点加速度幅值／（ｍ／ｓ２）

地面

慢车

犳ωｌ＝２３３Ｈｚ １．７２６９６ ６．４５６０４ ６．１７７７３

犳ωｈ＝４２４Ｈｚ ５０．５６８８ １６．９９６ ２．５９１３６

最大

连续

犳ωｌ＝３４８Ｈｚ ２．７００８４ １２．５６２６ １４．０８２６

犳ωｈ＝６２３Ｈｚ １８．４４０７ １．１９３５６ ０．７７４１４

最大

起飞

犳ωｌ＝３４８Ｈｚ ２．９８６４９ １２．５２１ １４．０６８４

犳ωｈ＝６３３Ｈｚ １９．０３４４ ０．８１３０１ ０．８２７６５

３０３２
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支点加速度响应幅值代入式（１０）和式（１１），计算

得出各状态耦合影响系数如表３所示。

表３　各状态耦合影响系数

犜犪犫犾犲３　犆狅狌狆犾犻狀犵犻狀犳犾狌犲狀犮犲犮狅犲犳犳犻犮犻犲狀狋狊狅犳犲犪犮犺狊狋犪狋犲狊

工作状态

动力涡轮转子对

燃气发生器转子的

耦合影响系数／％

燃气发生器转子

对动力涡轮转子的

耦合影响系数／％

地面慢车 ≈３．３ ≈６０．７９

最大连续 ≈１２．７８ ≈６．８８

最大起飞 ≈１３．５６ ≈５．８１

　　可以看出耦合影响系数与发动机模拟工作状

态有关，主要影响的因素是频率，不同的频率造成

各位置的振动响应不同。转子间耦合振动的产生

及耦合程度主要取决于共用支承结构的振动特

性，支承结构局部振动模态频率与转子系统的固

有振动频率相差越大，两者间的耦合程度越小。

４　结　论

通过对使用涡轮级间共用承力框架的高功重

比涡轴发动机转子及涡轮级间共用承力框架结构

及其力学特征的分析，构建了共用支承转子系统

动力学方程和三维实体有限元建模，对共用支承

转子系统的耦合振动特性进行了仿真计算，设计

相应模拟试验器进行研究，主要结论如下：

１）对于带有涡轮级间共用承力框架结构的

高转速涡轴发动机总体结构布局设计，进行共用

支承转子系统动力学设计及评估是十分重要的。

考虑小尺寸、高转速多转子涡轴发动机转子激励

频率范围较宽，及承力框架结构特点，对于沿轴向

分布的多轴承支点特征，在一定转速范围内存在

产生多转子“耦合振动”的可能。

２）共用支承转子系统的振动响应由两部分

组合而成，一是转子自身不平衡激励引起的振动

响应，二是承力结构振动响应所产生的“基础激

励”影响，之间通过刚度耦合项进行组合。当基础

激励的振动频率值远离子系统的固有频率，基础

运动对系统工作造成的影响较小，即共用支承转

子系统的耦合振动程度较低。

３）通过仿真计算表明，共用支承转子系统

耦合模型计算获得的转子模态频率与单独转子模

型计算的结果有所差异，说明共用承力框架的存

在使结构系统的模态频率和振型均发生了变化，

出现了两个转子的耦合振动模态振型。

４）在共用支承转子系统耦合振动模拟试验

中，利用频率信号验证了当两转子均存在不平衡

激励时，通过共用支承的振动传递作用，转子间的

动力特性相互影响，在发生耦合振动时，转子的振

动响应频谱中同时包含两个转子转速频率。因

此，在转子动力学设计中除需要考虑转子自身转

速不平衡激励外，还应关注另一转子转速频率激

励的影响。
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