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考虑支承约束的航空发动机复杂转子振动特性
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摘　　　  要：    针对航空发动机转子复杂的结构特征及支承动力学设计问题，基于有限元  （FE）、分段线性拟

合和自由度  （DOF）降维法，采用主子单元对复杂转子进行合理地等效，构建了航空发动机等复杂转子 -支承

系统的动力学模型，并对模型的有效性进行了试验验证。从转子固有特性、应变能分布、支承传递力和振动

响应等方面对支承刚度进行了设计，并开展了弹性支承并联挤压油膜阻尼器  （SFD）非线性减振效率分析。

结果表明：动力学模型能较好地反映复杂转子的动力学特性，支承刚度合适取值范围为 1.5×104～ 2.8×

104 N/mm，弹性支承并联 SFD设计减振和降支承力效果显著，满足临界转速设计准则、应变能约束条件和变

形要求，该研究为航空发动机支承刚度和 SFD并联设计提供了定量的参考依据，具有重要的工程应用价值。
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Abstract:   In view of the complex structural features and support with dynamic design problems for
aero-engine  rotors，based  on  finite  element  (FE)，piecewise  linear  fitting  and  degree  of  freedom  (DOF)

reduction，the dynamic model of complex rotor-support system of the aero-engine was built by using the

main  and  sub-units  to  reasonably  equivalize  the  complex  rotor， and  the  validity  of  the  modeling  was

verified  through  experiments.  The  supporting  stiffness  was  designed  from  the  aspects  of  rotor  natural

characteristics， strain  energy  distribution， supporting  force  and  vibration  response， and  the  nonlinear

vibration reduction efficiency analysis of elastic support parallel squeeze film damper (SFD) was carried

out. The results showed that the dynamic model can reflect the dynamic characteristics of complex rotors

well.  The  appropriate  range  of  support  stiffness  was  1.5×104−2.8×104  N/mm， and  the  elastic  support
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parallel  SFD  design  had  a  significant  effect  on  reducing  vibration  and  supporting  force，which  met  the
critical  speed  design， strain  energy  constraint  and  deformation  requirement.  It  provides  a  quantitative
reference  basis  for  aero-engine  supporting  stiffness  and  SFD  parallel  design， which  has  important
engineering application value.

Keywords:   turboshaft engine；rotor system；squeeze film damper (SFD)；
vibration characteristics；support stiffness；dynamic model；vibration reduction

 

航空发动机是飞机“心脏”，转子系统振动特

性对其性能和安全运转至关重要[1-2]。航空发动

机在运行期间，涡轮处高温、高压等复杂环境[3]

和来自机匣-支承的振动传递将引起支承动力特

性发生变化，这会对转子固有特性产生影响，从

而改变振动响应，甚至引发转子剧烈振动。随着

改进改型和自主集成创新设计的不断深入，建立

合理的航空发动机复杂转子的动力学模型并揭示

支承约束变化下转子振动机理十分必要。

为尽量避免航空发动机工作期间异常振动的

出现，转子系统振动特性一直是国内外研究热点。

在航空发动机转子建模方面，陈果[4] 采用等截面

梁单元建立了航空发动机双转子-中介轴承-机匣

耦合动力学模型并开展了整机模态测试；罗贵火

等[5] 以双转子试验器为例，采用模态综合法建立

了中介轴承耦合的双转子动力学模型；王龙凯等[6]

针对高速涡轮增压转子，采用有限元法揭示了转

子振动差异的起因；张大义等[7] 采用等截面梁单

元公式推导了双转子运动控制方程；基于集中参

数法[8-9] 和有限元法 [10]，王龙凯等 [8-10] 推导了典型

盘式转子的运动控制方程；依据传统建模思想，

Sinha[11] 将某涡扇发动机简化为典型的双转子，定

性研究了涡扇发动机这类双转子的振动响应。在

涡轴发动机转子动力学和支承效应方面，雷冰龙

等[3] 采用 ANSYS建立了某涡轴发动机转子三维

实体有限元模型；基于模态相似准则，廖子豪等[12]

将某涡轴发动机燃气发生器转子（下文简称燃发

转子）简化为光轴胀套多个刚性盘结构，设计了

模拟转子试验台；考虑到静子柔性影响，邓旺群

等[13] 采用 SAMCEF构建了动力涡轮转子动力学

模型并修正了支承刚度，基于此，唐虎标等[14] 研

究了鼠笼刚度对燃气涡轮转子固有特性影响；通

过三次函数模拟支承非线性，马艳红等[15] 研究了

支承非线性下双盘转子不平衡响应。

现有关于航空发动机转子动力学特性方面研

究主要针对这类具有中介轴承耦合的双转子航空

发动机，且基本上将本质复杂的转子结构简化为

光轴（等截面梁）与刚性盘关联结构，很少考虑转

子的具体结构特征和支承刚度设计值，而有关涡

轴发动机燃发转子动力学的研究则更少；现有基

于等截面梁单元的动力学模型难以表征具有复杂

型面的变截面转子，基于 ANSYS实体单元的动

力学模型计算量大，所得结论或规律对实际工程

指导有限。在航空发动机研制阶段，为满足各项

动力学指标[16]，在结构布局和支点位置基本确定

或受各因素约束导致无法大动的情况下，通常通

过调整支承刚度以达预期设计目标；在发动机服

役期间，支承长期处于高温[3]、高频振动[2] 等复杂

环境下，温升、疲劳裂纹或鼠笼条断裂均能弱化

支承刚度。因此，建立能较好地表征转子复杂结

构特征的动力学模型以揭示支承约束效应十分

必要。

本文以典型的三级轴流压气机一级离心压气

机+二级燃气涡轮+二级动力涡轮（记为 3A1C+
2GT+2PT）结构布局的航空涡轴发动机为例，针

对 3A1C+2GT结构布局的燃发转子复杂的结构

特点，采用主子单元结构法对复杂转子进行合理

地等效，并对系统自由度进行降维与融合，构建

了航空发动机等复杂转子-支承系统的动力学模

型；不失一般性，通过仿真分析与试验结合对建

模方法的有效性进行了验证，并揭示了涡轴发动

机复杂转子系统的支承效应。

 1    典型燃发转子结构及支承模型

典型 3A1C+2GT结构布局的燃发转子结构如

图 1所示，该转子采用 1-0-1支承及三级轴流加一
 

1 2 3

4
5 6

1#轴承 2#轴承

1 一级轴流压气机；2 二级轴流压气机；3 三级轴流压气机；

4 离心压气机；5 一级涡轮；6二级涡轮。

图 1    典型燃发转子结构示意图

Fig. 1    Schematic diagram of typical gas generator rotor
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级离心压气机加二级燃气涡轮的结构型式；1#和
2#滚动轴承分别位于 1#和 2#弹性支承内部。

除转子自身刚度和质量分布以外，支承刚度

也是影响转子动力学特性的重要因素，在设计时

须重点考虑。燃发转子两端支承系统（图 2（a））
由滚动轴承、鼠笼式弹性支承和挤压油膜阻尼器

构成，支承刚度主要由弹性支承提供，阻尼主要

由挤压油膜提供。当转子高速转动时，振动传递

导致 SFD轴颈涡动从而产生挤压油膜。如图 2（b）
所示，弹性支承（定心弹簧）本身的刚度 Kt 和阻尼

Ct 与挤压油膜提供的刚度 Kd 和阻尼 Cd 互为并联

关系[17]，即 Ks=Kt+Kd、Cs=Ct+Cd。
  

(a) 同心型SFD (b) 力学模型

鼠笼
弹支

SFD

Kt Ct CdKd

滚动
轴承

转轴

机座

图 2    SFD结构简图及力学模型

Fig. 2    Structural diagram and mechanical model of SFD
 

ϕ

SFD运动关系如图 3所示，SFD轴颈几何中

心 Oj 的位置用极坐标（e,  ）表示，Rs 为阻尼器半

径，Fr 和 Ft 分别为挤压油膜力的径向和切向分量，

xOby为固定坐标系，θ*为最大油膜厚度起沿逆时

针方向的角坐标，θ1 为油膜压力起始角。
  

y

ϕ

Fr

Ft Oj

Ob

Rsθ1

θ*

x

图 3    挤压油膜力模型

Fig. 3    Squeeze oil-film force model
 

依据 π油膜假设 [16,18]，推导出非线性挤压油

膜力：

Fr = −
µRsL3

C3

{
ϕ̇e
[

2ε
(1−ε2)2

]
+ ė
[
π
(
1+2ε2)

2(1−ε2)2.5

]}
Ft = −

µRsL3

C3

{
ϕ̇e
[

π
2(1−ε2)1.5

]
+ ė
[

2ε
(1−ε2)2

]}（1）

ϕ̇式中µ为黏度，L为轴颈长度， 为涡动速度，C为

半径间隙，ε=e/C为轴颈偏心率。

ė = 0对于 SFD同步进动， 。挤压油膜力为

Fx = Frcos ϕ−Ftsin ϕ = −Kdx−Cd ẋ
Fy = Frsin ϕ+Ftcos ϕ = −Kdy−Cdẏ （2）

式中 Fx 和 Fy 分别为 x和 y方向挤压油膜力。

为便于计算分析，依据坐标变换原理[10]，可推

导出在旋转坐标系上的油膜力Fx'

Fy'

 = − [Kd −ωCd

ωCd Kd

] [ x'
y'

]
（3）

Kd =
2µRsL3εϕ̇

C3(1−ε2)2 , Cd =
µRsL3π

2C3(1−ε2)1.5

x' y'

Fx' Fy'

式中 ω为转轴角速度， 和 分别为旋转坐标系上

的位移， 和 则为挤压油膜力在旋转坐标系上

对应的力分量。

 2    复杂变截面结构动力学建模

针对燃发转子变截面结构特征，采用等截面

梁单元（图 4（a））与线性锥形梁单元（图 4（b））相

融合的方式对复杂结构进行等效。图 4中，S表

示梁单元轴向位置坐标，l为长度，无量纲位置坐

标 ξ=S/l，rl 和 Rl 分别为单元左端内半径和外半径，

rr 和 Rr 分别为右端内半径和外半径，rξ 和 Rξ 分别

为单元内部 ξ处内、外半径。对于空心梁单元，

形状因子 κ=2（1+ν）/（4+3ν），ν为泊松比。

设圆柱梁单元弹性模量为 E，截面惯性矩为 I，

横截面面积为 A，密度为 ρ。横向剪切效应为
 

R 1
R 1

R ζ

R r

S

S
ζ

ζ=0

S=l
(a) 空心圆柱形梁单元

S=l
ζ=1

r 1
r 1 r r

R r

r ζ

r r

(b) 空心线性锥形梁单元

S=0 m

S=0 m

图 4    梁单元

Fig. 4    Beam elements
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Φ =
12EI
κAGl2

（4）

式中 G为切变模量。

qc
e =[

xc
l ,y

c
l , θ

c
xl, θ

c
yl, x

c
r ,y

c
r , θ

c
xr, θ

c
yr

]T
Mc

te Mc
re

Kc
e

每个圆柱形梁单元有两个结点，每个结点有

4个自由度（两个平移（x, y）和两个截面转角（θx,
θy） ） 。 与 时 间 有 关 的 端 点 位 移 矢 量 为

，等截面梁单元的单元平

移质量矩阵 、单元旋转质量矩阵 和单元刚

度矩阵 可以写成一般形式

Ac
e =



a11

0 a22 对

0 a32 a33 称

a41 0 0 a44

a51 0 0 a54 a55

0 a62 a63 0 0 a66

0 a72 a73 0 0 a76 a77

a81 0 0 a84 a85 0 0 a88


（5）

式中a22=a11、a33=a44、a66=a55、a77=a88、a32=−a41、a62=a51、
a72=−a81、a63=−a54、a73=a84、a76=−a85。上述矩阵具

体表达式可参考文献 [4]。
考虑陀螺效应时，可得梁单元陀螺矩阵

Gc
e =



0
g21 0 反

g31 0 0 对

0 g42 g43 0 称

0 g52 g53 0 0
g61 0 0 g64 g65 0
g71 0 0 g74 g75 0 0
0 g82 g83 0 0 g86 g87 0


（6）

g21 =
−12ρI

5l(1+Φ)2 g31 =
ρI (1−5Φ)
5(1+Φ)2 g43 =

−ρIl
(
4+5Φ+10Φ2)
15(1+Φ)2 g52 = g65 = g21 g71 = g42 = g82 =

g53 = g64 = g31 g61 = −g21 g83 =
ρIl
(
1+5Φ−5Φ2)
15(1+Φ)2

g74 = −g83 g87 = g43 g75 = g86 = −g31

式 中 、 、

、 、

、 、 、

、 、 。

∆i = rr/r1 ∆o = Rr/R1

线性锥形梁单元左右端部内径比、外径比定

义为 、 ，推导出 ξ处内、外半径

rξ = rl
[
1+ (∆i−1)ξ

]
（7）

Rξ = Rl
[
1+ (∆o−1)ξ

]
（8）

使用方程式（7）～式（8）可推导出坐标 ξ处横

截面面积（Aξ）和截面惯性矩（Iξ）

Aξ = Al

(
1+α1ξ+α2ξ

2
)

（9）

Iξ = Il
(
1+δ1ξ+δ2ξ

2+δ3ξ
3+δ4ξ

4
)

（10）

式中 Al 为单元左端截面面积，α1 和 α2 为面积二

次多项式系数，Il 为单元左端截面惯性矩，δ1、δ2、

δ3 和 δ4 为惯性矩 4次多项式系数。

在坐标 ξ处，单元内部位移可用 12个端点位

移向量 qe=[xl，yl，θxl，θyl，xr，yr，θxr，θyr，βxl，βyl，βxr，βyr]T

表示。根据形函数理论和拉格朗日方程，可推

导出 12自由度锥形单元在固定坐标下的运动

方程：(
Me

t +Me
r

)
q̈e+ωGe q̇e+

(
Ke

b+Ke
s

)
qe = 0 （11）

Ge Ke
b Ke

s Me
r Me

t式中 、 、 、 和 分别为锥形单元的陀螺

矩阵、弯曲刚度矩阵、剪切刚度矩阵、旋转惯性

矩阵和平移质量矩阵[19]。

为了集成两种单元方程，需将锥形单元的各

个 12×12刚度和惯性矩阵都缩减成 8×8矩阵。对

式（11）齐次方程中刚度矩阵和位移向量进行矩阵

分块处理，并对其进行矩阵变换，可得

qe =

[
I

−K−1
ss Ksm

]
qm = Tqm （12）

式中 I为 8×8单位矩阵，T为转换矩阵，qm 为 8×1
位移向量。

基于式（12），可推导出压缩矩阵转换公式

Ã = TT AT （13）

A Ã A式中 为 12×12矩阵， 为 （惯性、刚度和陀螺矩

阵）缩减后的 8×8单元矩阵。

M12×12 q̈12×1+c12×12 q̇12×1+k12×12 q12×1=F12×1 M12×12

c12×12 k12×12

F12×1 q12×1

以某离心叶轮为例，阐述复杂变截面结构建

模过程。作为示例，采用 3个主结点、2个主单元

和 9个子单元对离心叶轮进行模化。图 5为建模

流程图，基于有限元和分段线性拟合思想，采用

等截面单元与锥形单元进行单元划分，然后通过

式（13）将每个 12×12锥形单元惯性、刚度、陀螺

矩阵缩减为等效的一系列 8×8单元矩阵；基于此，

根据 Guyan缩减原理对每个主单元中的子单元自

由度进行压缩，得到子单元融合后的各主单元的

主陀螺矩阵、主刚度矩阵和主惯性矩阵；最后根

据主单元 1和主单元 2之间的结点连接关系对主

单元方程进行组装[10]，得到动力学运动方程

，式中

为质量矩阵， 为陀螺矩阵， 为刚度矩阵，

为广义力， 为广义位移向量。
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复杂结构
复杂型面
线性拟合

动力学模型

单元划分

主1

主1

子单元 子
单
元

主2

主2

缩减

单元方程集成

数学模型

Mq+cq+kq=F·· ·

图 5    复杂结构建模流程

Fig. 5    Modeling process of complex structure
 

 3    复杂转子-支承系统动力学模型

根据文中第 2节所述复杂结构建模方法，对

连续转子物理模型离散为一系列单元，构建了图 6
所示涡轴发动机燃发转子动力学模型，图中大写

字母 A、C和 T分别表示轴流压气机、离心压气

机和涡轮，黑色圆点表示主结点，两两黑色结点

间代表主单元，黑色圆圈表示叶片刚性盘单元，

加粗数字 1～18表示转子模型的单元结点编号。
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图 6    涡轴发动机燃发转子动力学模型

Fig. 6    Dynamic model of the gas generator rotor for turboshaft engine
 

子结构单元采用 N-n的表述法，N为主结构

编号，n为子结构编号，以图 6中子结构截面单元

编号 1-2为例，1-2表示主结构 1中的第 2子结构

截面单元。建立的燃发转子模型由 17个主结构

单元（每个主结构单元融合 n个子结构单元，n≥

0）、18个主结构结点和 6个模拟叶片特性的刚性

盘构成，结点 2和 17为转子和支承的联接点，刚

性盘运动方程参见文献 [20]。经过文中第 2节所

述方法对系统自由度进行降维后，转子系统动力

学模型最终含有 72个自由度，对应的燃发转子运

动控制方程可表示为

Ms q̈s+ (Cs+ωGs) q̇s+Ks qs = Fs （14）

式中 Ms、Gs 以及 Ks 分别为转子整体质量、陀螺

力矩和刚度矩阵；qs 为位移向量；Cs 为 Rayleigh结

构阻尼；Fw 为广义外载荷。

考虑支承与转子的耦合时，燃发转子-支承系

统整体运动控制方程可表示为

Ms q̈s+ (Cs+ωGs) q̇s+ (Ks+Kt) qs = Fw+Fs （15）

Kt=diag[0,0,0,0,Kt,Kt,0, · · · ,0,Kt,Kt,0,0,0,0,0,0]1×72

Fs = [0,0,0,0,Fx（x2,y2, ẋ2, ẏ2）,Fy（x2,y2, ẋ2, ẏ2）,0, · · · ,0,Fx（x17,y17, ẋ17, ẏ17）,Fy（x17,y17, ẋ17, ẏ17）,0,0,0,0,0,0]T
72×1
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式中 Kt 为弹支刚度矩阵，Fs 为油膜力矢量。

为验证复杂转子-支承系统动力学建模方法

的正确性和通用性，在充分考虑燃发转子结构特

征基础上，基于局部结构相似准则和一般性验证

目的，设计了含锥形结构和端齿连接结构的转子

（图 7）以开展模态锤击试验。为模拟支承近似自

由状态，采用足够柔的海绵垫（刚度约为 12 N/mm）

支撑转子两端。测试过程中，采用单点拾振、逐

点激励的方式[21] 采集瞬态加速度响应信号；最后，

通过模态分析软件得到试验转子（图 7（b））在近

似自由边界条件下的频响函数曲线（图 8），图中

A表示加速度振幅。依据文献 [3,12,14]等研究结

果表明，端齿连接转子在预紧饱和下（实际工况）

连接刚度损失较小。因此，在构建模型时忽略界

面影响，采用 11主结点、10主单元建立试验转子

动力学模型（图 7（a）），图中数字 1～11表示转子

模型的单元结点编号，并在预紧饱和下开展试验。

通过仿真和试验得到转子振型和固有频率分别如

图 9和表 1所示。

对比分析表 1中的数据可知，计算得到的前

4阶固有频率和测试结果基本一致，相对误差不

超过 3.2%。综上所述，本文建立的动力学模型能

够较好地反映复杂转子的固有特性，建模方法正

确，模型可靠。

 4    燃发转子-支承系统振动特性分析
与讨论

下面针对典型的 3A1C+2GT航空涡轴发动机

燃发转子-支承系统，研究转子振动特性随支承刚

度的演变规律，涉及临界转速、振型、应变能分布、

振动响应和 SFD减振效率等。

 4.1   支承刚度对固有特性的影响

采取三种方案改变支承刚度，一是改变前支

承刚度，二是改变后支承刚度，三是同时改变前

后支承刚度。

图 10为燃发转子前 3阶临界转速随 1#支承

刚度变化曲线。图中 Nol 表示工作转速下限

（35 000 r/min），Nou 表示工作转速上限（50 000 r/min），
Nmin 和 Nmax 分别表示第 2阶和第 3阶临界转速阈

值，下文同。对于 Ks<1.0×104 N/mm，在对数-对数

尺度上（图 10（a）），第 1阶模态基本上是斜线，后

2阶模态基本上为水平线；刚度高于 1.0×105 N/mm
时，第 1阶临界转速不会随着刚度的进一步增加

而增加；刚度高于 6.0×105 N/mm时，后 2阶临界

转速不会随着刚度的进一步增加而增加，此时，

临界转速为刚性支承临界转速。按照航空发动机

转子临界转速设计准则的要求[16]，工作转速安全

裕度不得低于 20%，结合工作转速设计范围，可得转

子第3阶临界转速不得低于Nmax=60 000 r/min，且第2

 

表 1    前 4阶固有频率

Table 1    The first four-order natural frequencies

阶次
固有频率/Hz

相对误差/%
计算值 实测值

1 6.88 6.70 2.74
2 19.40 19.10 1.57

3 97.32 96.13 1.23

4 139.15 134.88 3.16

 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11

(a) 转子模型

(b) 转子实物

转子 传感器 海绵垫

图 7    试验转子及模态测试

Fig. 7    Experimental rotor and its mode test
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图 8    试验转子频响函数曲线

Fig. 8    Frequency-response function curve of the

experimental rotor
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图 9    前四阶自由模态振型

Fig. 9    The first four-order free mode shapes
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阶临界转速不得高于Nmin=29 166 r/min。从图 10（b）
中可知，第 3阶临界在任何刚度约束下均大于

Nmax，而第 2阶临界转速在刚度增加至 45 538 N/mm
时等于 Nmin，若刚度继续增加，临界转速裕度将低

于 20%，则转子-支承系统设计不合理；在刚度增

加至 99 742 N/mm时，第 2阶临界转速等于 Nol，刚

度的进一步增加将导致工作转速范围内存在共振

转速。此外，第 1阶临界转速在任何支承约束下

均低于 Nmin，且当 Ks≥10 000 N/mm时，临界转速

值基本不再变化。
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图 10    临界转速随 1#支承刚度变化曲线

Fig. 10    Critical speeds varying curves with 1# support stiffness
 

按照临界转速设计准则以及尽量避免 1#支
承刚度的变化对第 1阶临界转速的影响，结合上

述临界转速随 1#支承刚度的变化规律，并同时考

虑到转子变形满足设计要求，1#支承刚度设计适

用范围（允许变动值）为 1.25×104～4.55×104 N/mm，

基于区中和航空发动机保守设计原则，取 1.5×104～
3.5×104 N/mm为宜，具体选择可根据工厂加工、

制造各型号弹性支承的水平以及通过临界转速时

的振动量级[16] 进行合理选择和调整。

图 11为燃发转子临界转速随 2#支承刚度变

化曲线，与图 10比较可知，前 3阶临界转速分别

随 1#支承刚度和 2#支承刚度增大的变化趋势基

本一致。1#和 2#支承刚度对第 2阶临界转速影

响差异如表 2所示，当第 2阶临界转速达到

Nmin 时，在同等情况下（保持另一刚度不变，下同），

此时 2#支承刚度要比 1#支承刚度大 35.06%；第 2
阶临界转速为 Nol 时，此时 2#支承刚度比 1#支承

刚度大 18.62%，这充分表明燃发转子第 2阶临界

转速对 1#支承刚度变化相比 2#支承刚度更敏感；

更有意义的是，1#支承刚度的进一步增大不会引

起第 2阶临界转速超过 Nou，但 2#支承刚度达到

2.47×106 N/mm时，第 2阶临界转速将超过 Nou，并

达到 5.1×104 r/min。
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图 11    临界转速随 2#支承刚度变化曲线

Fig. 11    Critical speeds varying curves with 2# support stiffness
 
 

表 2    临界转速阈值与支承刚度的关系

Table 2    Relationship between the critical speed threshold

and the support stiffness

转速/（r/min）
刚度/（N/mm）

增长率/%
1#支承 2#支承

29 166 45 538 61 502 35.06
35 000 99 742 118 309 18.62

50 000 2 474 491
 
 

综上，同样按照临界转速设计准则以及尽量

避免 2#支承刚度变化对第 1阶临界转速的影响，

结合上述临界转速随 2#支承刚度的变化规律，并

同时考虑到转子变形，2#支承刚度设计适用范围

为 1.55×104～6.15×104 N/mm，基于区中和保守设

计原则，取 1.86×104～4.9×104 N/mm为宜，具体如

何取值可参照 1#支承刚度取值变动准则，但刚度

最大值为 61 502 N/mm。

图 12为燃发转子前 3阶临界转速图，1#和 2#
支承刚度同步变化，与其中一个支承刚度单独变

化的情形（图 10和图 11）相比可知，第 1阶和第 3
阶临界转速随刚度增大的变化趋势基本上没有发

生变化，但是临界转速增速变快；令人惊讶的是，
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第 2阶临界转速随支承刚度增大的变化趋势发生

明显变化，且增速变快，这是由于 1#支和 2#支承

刚度的耦合增强效应导致第 2阶临界转速随刚度

的增大而快速增加。注意，第 2阶临界转速在刚

度增加至 35 266 N/mm时约为 Nmin；若刚度继续

增加，临界转速裕度将低于 20%；在刚度增加至

55 477 N/mm时，第 2阶临界转速约为 Nol，刚度的

进一步增加将导致工作转速范围内存在共振转速；

若支承刚度继续增大，则第 2阶临界转速将横跨

工作转速，并在刚度为 151 584 N/mm时，到达 Nou。

然而，对于第 3阶临界转速，支承刚度对其影响不

大，且任意支承约束下第 3阶临界转速均大于

Nmax；与第 3阶类似，第 2阶临界转速在任意支承

约束下均小于 Nmin。由表 3前 3阶临界转速变化

率可知，前 2阶临界转速受支承的约束特性影响

较大，第 3阶临界转速对支承刚度敏感性较弱。

上述分析表明，1<Ks<1.0×104 N/mm，前两阶临界

转速对应的模态为刚体圆柱形模态和锥形模态，

第 3阶模态临界转速不随刚度的变化而变化，为

弯曲模态；在刚度范围 1.0×104<Ks<1.0×106 N/mm
内，前 3阶临界转速对应的模态振型为模态耦合

区；刚度大于 1.0×106 N/mm时，进入刚性支承模态。
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图 12    临界转速随两支承刚度同时变化曲线

Fig. 12    Critical speeds varying curves with two support

stiffnesses simultaneously
  

表 3    临界转速随支承刚度变化率

Table 3    Change rate of critical speeds with stiffness

阶次
临界转速/（r/min）

增长率/%
刚度缩小 5倍 刚度增大 5倍

1 5 119.40 18 967.56 270.50
2 10 744.53 43 539.55 305.23

3 69 793.74 86 253.47 23.58
 
 

按照临界转速、应变能准则和变形要求，综

合前两种刚度变化方案和第 3种方案的分析结果

可确定支承刚度相对合适的取值为 1.5×104 ～

2.8×104 N/mm。

 4.2   支承刚度对响应的影响

依据文中第 4.1节确定的支承刚度适用范围，

取刚度 K1（35 000 N/mm）和 K2（15 000 N/mm），在

结点 6和 16处分别施加 6 g·mm和 8 g·mm的 0°
不平衡量，计算两种支承刚度下不平衡响应，以

揭示支承刚度对系统响应的影响规律。

 4.2.1    不考虑挤压油膜因素

假定转子两支承处均没有并联设计 SFD，

图 13和图 14分别为不同弹支刚度下幅频响应曲

线和支承力随转速变化曲线，图中，x表示位移振

幅，下文同；为便于定量分析，提取图中 1阶峰值

转速点、2阶峰值转速点、工作转速区间内间隔

5 000 r/min的转速点处的振动响应和支承力，其

结果分别如表 4和表 5所示。
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图 13    不同支承刚度下振动响应

Fig. 13    Vibration response for different support stiffnesses
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图 14    不同支承刚度下支承力

Fig. 14    Support force for different support stiffnesses
 
 

表 4    支承刚度对位移振幅的影响

Table 4    Effect of support stiffness on displacement

vibration amplitude

转速/（r/min）
位移振幅 x/µm

增长率/%
K1 K2

1阶转速点 26.27 43.24 64.59
2阶转速点 3.24 8.64   166.64
35 000 0.14 0.38   179.87
40 000 0.29 0.38 30.03
45 000 0.53 0.52 −1.75    
50 000 0.90 0.77 −14.48  
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表 5    支承刚度对支承力的影响

Table 5    Effect of support stiffness on the support force

转速/（r/min）
支承力/N

增长率/%
K1 K2

1阶转速点 394.07 1 513.30 284.02

2阶转速点 48.62 302.42 521.99

35 000 2.03 13.26 552.40

40 000 4.42 13.40 203.01

45 000 8.00 18.31 128.88

50 000 13.52 26.92 99.16
 
 

由图 13～图 14和表 4～表 5中的数据可知，

在支承刚度允许设计范围内，支承刚度大小显著

影响转子-支承系统通过共振峰值转速时的振幅

和支承力；理论分析表明支承刚度越小，通过共

振峰值转速时转子振动位移和支承力越小，反之

越大；此外，支承刚度越大，前 2阶共振转速越大，

越靠近 Nol。因此，为尽量降低通过临界转速时转

子振幅和支承力并保证足够的临界转速隔离裕度，

以及发动机升速过程中尽早跨过振动大的前 2阶

临界转速模态，弹性支承可按照在适用范围内偏

低取值刚度原则进行设计。

 4.2.2    考虑挤压油膜因素

燃发转子支承系统普遍采用弹支与 SFD并

联设计，在考虑 SFD情况下，由图 15～图 16和

表 6～表 7中的数据可知，支承刚度对转子系统

振动响应和支承力的影响与文中第 4.2.1节所述

不考虑挤压油膜因素基本一致。支承处设计有

无 SFD的主要振动差异在于，当转子两端支承处

并联设计有 SFD后，由于 SFD良好的阻尼作用，

转子幅频响应曲线中不再有明显的 2阶振动峰值。

通过上述分析表明，在预测转子振动响应和进行

振动评定时不能忽略 SFD的影响。此外，支承刚

度的降低和 SFD的使用具有耦合减振效果。
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图 15    有 SFD时不同支承刚度下响应

Fig. 15    Response for different support stiffnesses with SFD 
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图 16    有 SFD时不同支承刚度下支承力

Fig. 16    Supporting force for different support stiffnesses

with SFD
 
 
 

表 6    有 SFD时支承刚度对振幅的影响

Table 6    Effect of support stiffness on displacement vibra-

tion amplitude with SFD

转速/（r/min）
位移振幅 x/µm

增长率/%
K1 K2

1阶转速点 2.00 3.19 59.2

35 000 0.13 0.311 140.29

40 000 0.29 0.36 26.71

45 000 0.52 0.51 −1.84

50 000 0.86 0.75 −13.28
 
 
 
 

表 7    有 SFD时支承刚度对支承力的影响

Table 7    Effect of support stiffness on the support force

 with SFD

转速/（r/min）
支承力/N

增长率/%
K1 K2

1阶转速点 33.07 116.67 252.85

35 000 3.59 13.11 264.98

40 000 8.79 16.04 82.42

45 000 17.50 23.63 35.02

50 000 31.68 36.36 14.76
 
 

 4.3   支承刚度设计与验证及 SFD减振效率分析

依据文中第 4.1～4.2节支承刚度对临界转速、

振动响应和支承力的影响规律以及确定的支承刚

度取值范围，现以燃发转子为例，对支承刚度进

行设计并开展 SFD减振效率分析。若通过仿真

计算或试验得到的振动量级不达标、临界转速和

应变能不符合航空发动机设计准则，可在支承刚

度取值范围内进一步降低两端支承刚度；也可以

保持右端支承刚度不变，降低左端支承刚度，这

是由于 3A1C+2GT结构布局的燃发转子重心位

于离心叶轮处，更靠近右端支承，左端支承刚度
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可以比右端支承刚度相对取小一些；此外，若 1阶

共振峰值较高，可采取保持左端支承刚度不变，

降低右端支承刚度；若 2阶峰值较高，可采取保持

右端支承刚度不变，降低左端支承刚度。

在支承刚度取值范围内取两端支承刚度设计

值为 2×104 N/mm，燃发转子理论模型计算得到的

前 3阶临界转速分别为 10 782、 22 856 r/min和

73 527 r/min。由图 17可知转子前两阶振型为刚

体模态，第 3阶为弯曲模态，工作转速位于俯仰模

态和 1阶弯曲模态转速之间，经核算可知临界转

速隔离裕度均大于 20%，符合航空发动机临界转

速设计准则[16]。前 3阶振型对应的应变能分布如

图 18所示，可知前两阶振型的轴弯应变能均小于

总应变能的 15%，符合航空发动机应变能约束要

求[3,16]，而支承总应变能均大于 85%，表明转子振

动能量主要集中在前后支承上，前两阶模态可视

为支承模态，这从能量角度表明航空发动机燃发

转子支承设计的重要性，同时也表明前两阶共振

峰值可通过挤压油膜阻尼器的合理阻尼设计得到

有效的控制。

上述分析从模态和能量角度表明了典型

3A1C+2GT燃发转子-支承系统动力学设计的合

理性，从而验证了支承刚度设计的合理性。

为进一步验证支承刚度设计的合理性并进

行 SFD减振效率分析，根据实际情况，SFD长度

直接取用轴承宽度[22]，分别为 1#支承 12 mm和 2#
支承 9 mm；油膜黏度（0.024 6 Pa·s）与航空发动机

润滑油黏度相同；根据经验[16]，油膜半径间隙取

2‰～3‰为宜，此处，左端取 2‰，右端取 2.4‰。

根据设计要求[22]，该燃发转子二级轴流压气机前

缘和二级燃气涡轮后缘位置许用残余不平衡量分

别小于 6 g·mm和 8 g·mm。为充分体现弹性支承

与 SFD并联设计的合理性和 SFD减振效力，分别

对转子施加两种极端不平衡激励[23]，一是同相不

平衡激励，二是反相不平衡激励，并分别计算有

无 SFD情况下转子的不平衡响应和支承力，由此

得到的转子幅频响应曲线和支承力分别如图 19
和图 20所示。由图 19～图 20和表 8可知，对于

同相不平衡激励，SFD对 1阶振幅和支承力峰值

减振效果均在 91%左右，而对 2阶振幅及其支承

力峰值减振效果更加明显，图 19（a）和图 20（a）中
有 SFD的响应和支承力曲线已不存在 2阶峰值；

对于异相不平衡激励，SFD对 1阶和 2阶振幅及

支承力峰值减振效果均在 89%以上。此外，校核

1#和 2#支承处 SFD偏心率发现，最大偏心率满足

航空发动机设计手册关于 SFD的设计要求[16]。

综合以上分析可知，为该发转子设计的支承

刚度和 SFD参数合理，减振效果显著，转子临界

转速、应变能分布、振动量级和支承受力满足航

空发动机设计准则的要求[16]。
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图 17    燃发转子前 3阶振型

Fig. 17    The first three-order mode shapes for the

gas generator rotor
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图 18    前 3阶振型对应的势能分布

Fig. 18    Corresponding potential energy distribution for the first

three-order mode shapes
 

 

(b) 异相不平衡激励
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图 19    设计支承刚度下减振效果

Fig. 19    Vibration reduction effect under support

stiffness designed
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 5    结　论

针对复杂航空发动机支承设计问题，以涡轴

发动机为例，通过建立燃发转子-支承系统线性和

非线性动力学模型，从固有特性、支承力、响应和

能量占比等方面分析了转子-支承系统的振动特

性，揭示了支承特性与转子动力学的关联特性，

并开展了支承刚度设计和弹性支承并联非线性

SFD减振效率分析，主要结论如下：

1） 基于有限元、分段线性拟合和系统自由度

降维理论，建立了能较好地表征转子复杂结构特

征的转子-支承系统动力学模型，并通过试验验证

了模型的有效性，该方法具有重要的工程应用价值。

2） 揭示了支承约束效应，燃发转子前 2阶临

界转速受支承的约束特性影响较大，第 3阶则较

弱；第 2阶临界转速对 1#支承刚度变化相比 2#支
承刚度变化更敏感，而第 1阶则相反；变动任一支

承刚度均可有效调整转子前 2阶临界转速，同步

调整则具有耦合增强效应；在进行刚度设计时可

不考虑第 3阶临界转速影响。

3）  基于临界转速设计准则和应变能约束条

件，确定了支承刚度合适取值为 1.5×104～2.8×104

N/mm。支承刚度越小，通过共振峰值转速时转子

振动位移和支承力越小，反之越大；此外，支承刚

度越大，前两阶共振转速越大，越靠近工作转速

下限，设计支承刚度时应重点关注第 2阶临界转

速裕度。为尽早跨过前 2阶临界模态，弹性支承

可按照在刚度适用范围内偏低取值原则进行

设计。

4）  开展了弹性支承与 SFD并联设计和非线

性减振效率分析，弹性支承并联 SFD减振效果显

著，支承刚度设计合理。实际应用时，可以根据

本文方法对支承参数进行修改，以达最优的减振

效果，使转子始终保持良好的振动特性。

5）  本文提出基于复杂转子动力学模型的支

承刚度设计方法及弹性支承并联 SFD减振策略

可为航空发动机转子减振降噪和安全运行提供设

计参考，具有较好的工程参考价值和实际应用意

义。此外，今后可开展系统的稳定性试验研究，

为航空发动机稳健性设计提供技术支持，进一步

保障航发安全稳定运行。
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