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共用支承-双转子系统振动耦合机理及响应特性
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摘　　　  要：    针对带有涡轮级间共用承力框架的双转子系统，采用机械阻抗理论定量描述结构质量 /刚度分

布特征，建立了复杂转子系统振动耦合机理模型，并提出了针对共用支承-双转子系统的振动耦合点确定方

法，以及交互激励瞬态响应仿真方法。仿真结果表明：共用支承-双转子系统振动耦合的力学本质，是转子与

支承结构振动交互作用下的动力响应耦合，既包括共用支承结构振动基础激励带来的振动耦合力学行为，又

包括多转子交互激励下多频率组合的振动响应耦合力学行为。其中基础激励下耦合程度与支承机械阻抗及

转子振型有关，转子间交互激励下耦合程度则受被激转子模态振型影响，被激转子刚体模态振型对基础振动

敏感，在激励转子作用下更易产生转子交互激励下振动耦合。
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Abstract:    For the dual-rotor system with mid turbine frame, the mechanical impedance theory was
used  to  quantify  the  structural  mass/stiffness  distribution  characteristics,  and  the  vibration  coupling
mechanism  model  of  complex  rotor  system  was  established,  then  the  vibration  coupling  point
determination  and  interactive  excitation  transient  response  simulation  methods  for  shared  support  dual-
rotor system were proposed. The simulation results showed that the mechanical essence of shared support
dual-rotor system vibration coupling lied in the dynamic response coupling under the vibration interaction
between  rotor  and  support  structure,  including  vibration  coupling  mechanical  behavior  caused  by
foundational  vibration  of  shared  support  structure  as  well  as  interaction  excitation  of  multiple  rotors.
Vibration coupling level under foundational excitation was related to support  mechanical impedance and
rotor  mode  shape,  and  the  vibration  coupling  level  under  rotor  interaction  excitation  was  affected  by
excited  rotor  mode  shape.  The  rigid  body  mode  shape  of  excited  rotor  was  sensitive  to  foundation
vibration,  making  it  easier  to  produce  rotor  interaction  excitation  vibration  coupling  under  excitation  of
another rotor.
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在航空发动机结构设计中，应用涡轮级间共

用承力框架是降低质量、提高承载效率的重要技

术途径之一[1-3]，普惠、GE（通用电气）公司对其开

展了深入研究，提出了诸多适用于先进航空发动

机的共用支承结构设计方案[4-7]。共用支承结构

及其所支承的两个转子所构成的结构系统，称为

共用支承-双转子系统。其独特结构特征及双转

子交互激励载荷，易造成结构系统复杂耦合振动

特征，带来动力学设计难题。因此，对共用支承-

双转子系统振动耦合产生机理及动力响应特性开

展研究，具有重要科学价值与实际工程意义。

目前，国内外学者在转子系统振动耦合及转

子支承结构系统振动特性方面进行了诸多研究。

但常见转子系统振动耦合分析主要针对带中介轴

承双转子系统。如文献 [8-12]中对带中介轴承双

转子系统临界转速、不平衡响应等动力学特性进

行了分析，研究了转子转速、转子转动方向及转

速比等因素的影响。王杰等[13] 运用多个振动耦

合评估参数，对带中介轴承双转子系统进行耦合

特性评估，指出可从中介轴承受力变化表征转子

间耦合程度，临界转速下转子系统振动耦合显著。

文献 [14-17]研究了整机建模方法，表明为获

得准确的整机振动特性，需考虑转子与支承结构

间的振动耦合。Bonello等 [18-19] 建立了时/频域高

效计算大型复杂整机振动响应的方法，对带涡轮

级间共用承力框架的典型三转子发动机，高压及

中压转子后支点振动响应频域分析表明，高中压

转子间存在显著振动耦合，转子振动响应频谱中

同时包含两转子转速频率。章健等[20]、雷冰龙

等[21] 对涡轴发动机共用支承-双转子系统设计工

作状态耦合动力响应进行仿真计算及实验验证，

认为支点载荷增大导致共用支承结构振动水平上

升是引起振动耦合主要原因，两转子通过共用支

承振动传递作用，转子间的动力特性相互影响。

工程实践中台架试车的测试数据也表明，带

涡轮级间共用承力框架的双转子系统，存在振动

耦合引发的复杂振动响应特性现象。但目前国内

外对共用支承-双转子系统振动耦合机理及不同

类型振动耦合响应特性缺乏深入研究，制约了对

新振动现象的理解和振动故障的快速排除。

本文针对带有涡轮级间共用承力框架的双转

子系统，在对其结构特征与不同类型振动耦合力

学过程分析的基础上，基于机械阻抗理论建立其

振动耦合机理模型，对典型共用支承-双转子系统

振动耦合响应特性进行分析，为转子动力学设计

及故障诊断提供理论机理支撑。

 1    共用支承-双转子系统振动耦合机理

 1.1   结构特征

图 1为采用涡轮级间共用支承结构布局的典

型高推质比双转子涡扇发动机结构简图。其低压

转子为细长柔性转子，采用 1-2-0支承方案，即风

扇转子前后各 1支点，低压涡轮前 1支点；其高压

转子为准刚性转子，采用 1-0-1支承方案，即高压

压气机前 1支点，高压涡轮后 1支点；两个转子后

支点同时由涡轮级间共用承力框架支承，形成本

文所研究的共用支承-双转子结构系统。各转子

工作转速范围不同，高低压转子转速范围覆盖频

域宽；同时，由于轻质化要求提升，承力框架结构采

用板壳结构模态频率丰富，难以满足“避开共振”[22]

动力学设计要求，带来复杂的双转子与承力结构

间振动耦合抑制问题。
 
 

低压转子 高压转子 涡轮级间
共用承力框架

图 1    典型共用支承-双转子系统结构简图

Fig. 1    Schematic diagram of typical shared

support-dual rotor system
 

 1.2   双转子振动耦合力学过程

对于共用支承-双转子结构系统，在机械、气

动等工作载荷激励下，共用承力框架结构振动响

应将对转子系统产生基础激励，在一定条件下可

引起结构系统振动耦合，耦合状态与共用承力框

架基础振动频率和幅值有关。主要包括如下两类

振动耦合：①共用支承基础激励振动耦合；②转

子间交互激励下振动耦合。

当一个转子通过自身临界转速，或转子激励

频率与共用支承模态频率一致时，共用支承会产

生高强迫振动响应，影响两转子运动状态，引起

结构系统振动耦合。该类振动耦合问题的力学本

质是共用支承产生大幅值基础振动，振动耦合程

度与共用支承机械阻抗特性有关，本文将该类振

动耦合称作共用支承基础激励振动耦合。

应用共用承力框架结构后，转子 1的支点动
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载荷激励，可经承力框架基础振动作用于转子 2
的支点，对转子 2产生激励。当转子 1激励频率

与转子 2的模态频率相近时，被激励转子处于共

振状态，但由于被激转子转速与进动频率（被激起

模态对应的频率）不同，转子处于非协调涡动状

态，转轴内部会产生交变载荷，可能引起转子失

稳或转轴高周疲劳断裂。本文将该类振动耦合称

作转子间交互激励下振动耦合。

 1.3   振动耦合机理模型
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根据共用支承-双转子系统结构特征，建立图 2
所示的振动耦合机理模型。此处仅考虑转子结构

在 向的横向运动，考虑共用支承结构在 向及 向

的横向与角向运动，转子转轴为无质量刚性梁。

下述各物理量中的下标 、 、 分别代表共用支承、

高压转子及低压转子。图中 、 、 、 分别为高、

低转子横向自由度、共用支承横向及角向自由度。

、 、 、 为支点支承刚度； 、 为共用支承结

构径向及角向等效刚度； 、 、 为高、低压转

子及共用支承等效质量； 为共用支承等效转动

惯量。 、 为高低压转子转速频率；低压转子

存在质心偏移量 ； 、 分别为对应支点距共用支

承等效质心轴向间距。
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图 2    共用支承-双转子系统振动耦合机理模型

Fig. 2    Vibration coupling mechanism model of shared

support-dual rotor system
 

以仅考虑低压转子不平衡激励为例，上述力

学模型的广义阻抗方程可写为

ZY = F （1）

Z Y F、 、 分别为转子系统阻抗矩阵、振幅向

量以及力幅向量。式中各项分别为

Z =


Z11 Z12 Z13 0
Z21 Z22 Z23 Z24

Z31 Z32 Z33 Z34

0 Z42 Z43 Z44

，

Y =


Yl

Yf

Θf

Yh

，F =


mlelω

2
l

0
0
0


Yl Yh Yf Θf

Zi j

其中 、 、 、 分别为结构系统各自由度振幅，

为各阻抗元素，其表达分别为

Z11 = k1+ k2−mlω
2
l，

Z22 = k2+ k4+ kf −Mfω
2
l，

Z33 = kθf + k4l2
2+ k2l2

1− Jfω
2
l，

Z44 = k3+ k4−mhω
2
l，

Z12 = Z21 = −k2，Z24 = Z42 = −k4

Z13 = Z31 = −k2l1，Z34 = Z43 = −k4l2

Z23 = Z32 = k4l2− k2l1，Z14 = Z41 = 0

共用支承-双转子系统中，低压转子与高压转

子分别通过交叉阻抗项，与共用支承径/角向自由

度发生耦合，当转子支点动载荷作用于共用支承

时，引起其振动响应，该振动响应又作为基础激

励，影响转子运动状态。因此，共用支承-双转子

系统振动耦合的力学本质，是转子不平衡激励与

支承结构基础振动激励交互作用下动力响应的耦

合，转子间耦合程度与共用支承机械阻抗特性有关。

 2    共用支承-双转子系统振动耦合点
确定

本节发展了针对共用支承-双转子系统固有

特性、机械阻抗特性的仿真分析方法，基于其实

现潜在振动耦合点的判断、评估，整体分析思路

如图 3所示。
 
 

共用支承-双转子系统
固有特性（Campbell图）

共用支撑结构
机械阻抗特性分析

步骤 1 步骤 2

潜在耦合频率判断 振动耦合程度分析

图 3    共用支承-双转子系统振动耦合点确定思路

Fig. 3    Vibration coupling point judgment and analysis strategy

of shared support-dual rotor system
 

首先，得到共用支承-双转子系统 Campbell图，

筛选工作转速范围内可能的振动耦合频率点；其

后，实现共用支承结构机械阻抗特性分析，评估

潜在耦合频率下振动耦合程度。

 2.1   有限元建模与分析方法

图 4为共用支承-双转子系统有限元模型，采

用弹簧单元模拟轴承及弹性支承结构，并对结构

进行合理简化。考虑转子系统原有支承方式，低

压转子 3#及 2#支点位置弹簧单元外端施加固定
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约束，低压转子 1#支点位置弹簧单元外端施加径/
周向约束。4#、5#支点由涡轮级间共用承力框架

支承，使用弹簧单元连接转/静子对应节点，并对

节点进行周向位移耦合。
 
 

1#支点
2#支点

3#支点
4#支点

5#支点

y

z
x

图 4    共用支承-双转子系统有限元模型

Fig. 4    Finite element model of shared support-dual rotor system
 

对转子系统固有特性的分析，采用 ANSYS
固有模态求解模块，考虑高低压转子共同工作转

速关系及陀螺力矩效应，获得转子及支承结构各

阶模态正进动特征值随转速变化曲线。

对转子系统响应特性的分析，采用 ANSYS
瞬态动力分析模块，在高低压涡轮盘轮缘分别施

加 50 g·mm不平衡量（参考实际平衡精度），对潜

在振动耦合点进行瞬态动力响应计算，获取响应

稳态段进行分析。

 2.2   双转子结构系统固有振动特性

图 5为共用支承 -双转子系统 Campbell图。

其横坐标为高压转子转速，但与单转子系统有所

不同，其除高压转子等转速线及各阶共振频率线

外（图中紫线），同时考虑低压转子振动特性，增

添低压转子系统共同工作线及其各阶共振频率线

（图中蓝线）；以及考虑共用支承结构共振特性，

增添其共振频率线（图中橙线）。图例中 HP、LP

代表高低压转子，FRM代表共用支承结构。

通过转速线与共振频率线交点并结合模态振

型，可开展潜在振动耦合频率的快速判断。高压

转速线与高压转子振动为主的共振频率线交点，

为高压临界转速；高压转速线与共用支承结构共

振频率线交点，为潜在基础激励振动耦合频率点；

高压转速线与低压转子模态频率线交点，即为潜

在高压转子激起的转子间交互激励振动耦合点。

对于低压转子也有相似的判断方法。

i为1阶、2阶、3阶 · · ·
i表示A点、B点、C点 · · ·

图 5中 HPX-i与 LPX-i分别代表高低压转子

激起的潜在共振点，表示临界转速点与共用支承

共振点时 ；表示转子间交互激

励振动耦合点时 。灰色阴

影区为高低压转子共同工作转速范围，高压工作

转速范围为 9 924～15 268 r/min，低压工作转速范

围为 4 753～11 268 r/min。
结果表明，分析转速范围内高压转子有 2阶

临界转速，第 1阶临界转速对应高压平动临界，远

离工作转速范围；第 2阶临界转速为高压俯仰临

界，实际振动数据表明此振型下易产生较大支点

动载荷，共用支承振动响应大，可能引起共用支

承基础激励振动耦合。高压等转速线与共用支承

角向摆动共振频率线存在交点，且恰位于高压最

大工作转速附近，即存在潜在的高压转子激起的

基础激励振动耦合风险。在工作转速范围附近，

高压等转速线与低压转子第 3阶共振频率线（低

压弯曲振型）交于 B点，与工作转速区裕度仅为

9%，存在高压转子激起的低压转子弯曲振动，引

起转子间交互激励下振动耦合的可能。

同理，通过低压转子共同工作线与低压共振

频率线交点，得到低压转子临界转速，分析转速

范围内共用有 3阶：第 1阶临界转速对应于低压

涡轮平动临界，距工作转速范围较远；第 2、3阶

临界转速对应于风扇转子俯仰与低压轴弯曲临界，

不易引起高低压转子间振动耦合。工作转速范围

内，与高压转子第 2阶共振频率线（高压俯仰振型）

交于 A点，即可能存在低压转子激起的高压转子

俯仰模态，引起转子间交互激励下振动耦合。分

析转速范围内，低压转子共同工作线与共用支承

结构共振频率线无交点，即可知此系统基本无低

压转子激起的基础激励耦合振动风险。

综上所述，可初步判断出共用支承-双转子系

统在工作转速附近的潜在基础激励振动耦合频率

点为 HPX-2阶与 HPX-3阶共振点，转子间交互激
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图 5    共用支承-双转子系统 Campbell图

Fig. 5    Campbell diagram of shared support-dual rotor system
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励振动耦合点为 LPX-A点、HPX-B点，振动耦合

点转速特征如表 1所示，相应模态振型如图 6所示。
  

表 1    共用支承-双转子系统潜在振动耦合点转速

Table 1    Potential vibration coupling point speed of shared

support-dual rotor system

振动耦合点 高压转速/（r/min） 低压转速/（r/min）

HPX-2阶 5 951 2 850
HPX-3阶 16 213 11 996

LPX-A点 11 166 6 737

HPX-B点 9 066 4 342
 
 

  

(a) HPX-2阶 (高压俯仰) (b) HPX-3阶 (支承摆动)

(d) HPX-B点 (低压1弯)(c) LPX-A点 (高压俯仰)

图 6    共用支承-双转子系统潜在振动耦合点模态振型

Fig. 6    Potential vibration coupling point mode shapes of shared

support-dual rotor system
 

 2.3   共用支承机械阻抗特性

转速线与模态频率线相交，仅满足振动耦合

发生必要条件，进一步分析共用支承机械阻抗特

性，可判断各潜在频率点产生振动耦合可能性。

共用支承动刚度反映了支承结构抵抗支点动

载荷的能力，影响着支承结构基础振动幅值；支

点间位移传递率反映了支点间基础振动响应的传

递特性，两者均是转子激振频率的函数，对转子

间振动耦合有重要影响。本文中定义其表达式分

别为

Zi（ω）=
∣∣∣Fi（ω）

∣∣∣/ ∣∣∣Xi（ω）
∣∣∣ （2）

Ti j（ω）=
∣∣∣Xi（ω）

∣∣∣/ ∣∣∣X j（ω）
∣∣∣ （3）

Zi（ω） i Ti j（ω） j i

Fi（ω） i

Xi（ω） i X j（ω） j

式中 为 号支点动刚度， 为 号至 号支

点位移传递率， 为 号支点动载荷幅值，

为 号支点位移幅值， 为 号支点位移

幅值。

图 7～图 8为共用支承结构支点动刚度及位

移传递率，图中阴影区域为对应转子的工作转速

频率范围。分析中未考虑挤压油膜阻尼器对支点

动刚度及位移传递率的影响，共用支承阻尼采用

ANSYS中设置结构整体阻尼比予以简单考虑。

由图 7可知，在 HPX-2阶点共用支承有较高

动刚度，转子间可能不易发生振动耦合；而在

HPX-3阶点共用支承发生共振，支点动刚度突降，

共用支承基础激励下可能易引起振动耦合。但实

际有无振动耦合还与转子不平衡激励大小有关。

由图 8可知，共用支承 4号至 5号支点间位

移传递率大于 1，而 5号至 4号支点间位移传递

率小于 1。高压支点处基础振动响应在低压支点

处会放大，故相较于 LPX-A点，高压转子不平衡

激励在 HPX-2阶点、HPX-3阶点以及 HPX-B点

更易引起与低压转子的振动耦合，高压不平衡激

励引起的基础振动，对低压转子运动状态影响相

对更大。

 3    振动耦合点结构系统响应特性

基于前文判断的潜在振动耦合点，本节将依

次对潜在基础激励振动耦合点 HPX-2阶与 HPX-
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图 7    共用支承动刚度
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3阶点，以及转子间交互激励振动耦合点 LPX-A

点与 HPX-B点，进行响应特性计算分析。

为定量描述高低压转子间振动耦合程度，定

义支点处动力响应耦合因子[21]。

低压转子 5号支点处高压转子对低压转子的

动力耦合因子为

ϕ5 =
A5ωh

A5ωl+A5ωh
×100% （4）

高压转子 4号支点处低压转子对高压转子的

动力耦合因子为

ϕ4 =
A4ωl

A4ωl+A4ωh
×100% （5）

Aiωh

Aiωl

式中 为支点位置处高压转子频域响应幅值，

为支点位置处低压转子频域响应幅值。

 3.1   基础激励下动力响应特性

 3.1.1    转子通过临界转速（HPX-2阶点）

计算共用支承-双转子系统俯仰临界转速

（HPX-2阶点）下动力响应，绘出弹性线如图 9所

示。对时域响应快速傅里叶变换，得支点处频率

成分如图 10所示。绘出高、低压转子 4号、5号

支点处的轴心轨迹及支点动载荷如图 11所示。
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图 9    弹性线（HPX-2阶点）

Fig. 9    Elastic line （point HPX-2）
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Fig. 10    Frequency domain displacement response

（point HPX-2）
 

计算结果表明，高压转子过俯仰临界转速时

不平衡激励在 4号支点产生的动载荷较大，但由

于共用支承结构在该激振频率下有较高动刚度，

5号支点处基础振动较小，对低压转子运动状态
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ϕ5 ϕ4

影响较小。从 4号、5号支点频域响应可以看出，

高、低压转子间耦合程度低，转子间动力耦合因

子 、 均约为 10%，轴心轨迹表明低压转子近似

作同步正向涡动。

综上，在转子通过临界转速时，共用支承-双

转子系统未发生显著的基础激励下振动耦合。

 3.1.2    共用支承结构共振（HPX-3阶点）

计算共用支承结构共振（HPX-3阶点）下动力

响应，绘出弹性线如图 12所示。对时域响应快速

傅里叶变换，得支点处频率成分如图 13所示。绘

出高、低压转子 4号、5号支点处的轴心轨迹及

支点动载荷如图 14所示。

ϕ5 ϕ4

计算结果表明，共用支承共振时，4号至 5号

支点间位移传递率约为 2.5，共用支承在 5号支点

处基础振动显著放大，但由于 5号支点靠近低压

转子弯曲振型节点，低压转子对 5号支点基础振

动很不敏感，转子系统并未出现振动耦合。从 4、

5号支点频域响应看出，高、低压转子间近乎无耦

合，转子间动力耦合因子 、 约为 0，轴心轨迹

表明两转子均作同步正向涡动。此外需要说明，

尽管低压转子变形大于高压转子，但两者在后支

点处具有相近的位移。

综上，在共用支承共振时，共用支承-双转子

系统未发生基础激励下振动耦合。
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图 11    轴心轨迹及支点动载荷（HPX-2阶点）

Fig. 11    Shaft orbit and dynamic load of bearing （point HPX-2）
 

 

横
向

位
移

/1
0−

3  m
m

轴向位置/mm
0

2

1

0

−1

−2
500 1000 1500 2000

高压转子 低压转子 共用支承
1# 2# 3# 4# 5#

图 12    弹性线（HPX-3阶点）

Fig. 12    Elastic line （point HPX-3）
 

 

0.8

0.6

0.4

0.2

0 100 200 300
频率/Hz

400 500

0 100 200 300
频率/Hz

400 500

ωh=270 Hz

ω1=199 Hz
位

移
幅

值
/1

0−3
 m

m

0.8

0.6

0.4

0.2位
移

幅
值

/1
0−3

 m
m

(a) 高压转子4号支点

(b) 低压转子5号支点

图 13    频域位移响应（HPX-3阶点）

Fig. 13    Frequency domain displacement response

（point HPX-3）
 

468 航    空    动    力    学    报 第 38 卷



−0.5

−1.0 −0.5

z向
位

移
/1

0
−3

 m
m

y向位移/10−3 mm

(a) 高压 号支点轴心轨迹

高压转子 号支点
共用轴承座 号支点

−1.0 −0.5 0 0.5 1.0

1.0

0.5

0

−0.5

z向
位

移
/1

0
−3

 m
m

y向位移/10−3 mm

(b) 低压5号支点轴心轨迹

低压转子5号支点
共用轴承座5号支点

0.40 0.42 0.44 0.480.46 0.50

30

25

20

15

10

5

支
点

动
载

荷
/N

时间/s

(c) 支点动载荷

4号支点

5号支点

图 14    轴心轨迹及支点动载荷（HPX-3阶点）

Fig. 14    Shaft orbit and dynamic load of bearing （point HPX-3）
 

 3.2   转子间交互激励下响应特性

 3.2.1    低压激起高压非协调涡动（LPX-A点）

计算共用支承结构 LPX-A点动力响应，绘出

稳态响应振型及弹性线，如图 15所示。对时域响

应快速傅里叶变换，得支点处频率成分如图 16所

示。绘出高、低压转子 4号、5号支点处的轴心

轨迹及支点动载荷如图 17所示。

计算结果表明，在 LPX-A点转子系统存在振

ϕ4 ϕ5

动耦合，高压转子在进行共振状态下的非协调涡

动。高压 4号支点频域响应中低压成分高，高低

压转子耦合程度高，高低压转子各支点处动力耦

合因子 、 分别为 34%、3%，高压转子运动状态

受低压不平衡激励显著影响。高压轴心轨迹表明，

高压转子在进行剧烈的非协调涡动，转子内部存

在交变应力。此外，4号支点动载荷波动幅度较

大，表明转子运动状态不稳定。

值得注意，尽管此时 5号至 4号支点间位移

传递率约为 0.6，共用支承 4号支点处基础振动响

应有递减，但由于高压转子俯仰属于支承振动为

主的刚体模态，对支点基础振动较敏感，高压转

子运动状态受基础振动影响较大，共用支承-双转

子系统发生了振动耦合。

综上，在 LPX-A点，共用支承-双转子系统存

在显著的转子间交互激励下振动耦合。
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 3.2.2    高压激起低压非协调涡动（HPX-B点）

计算共用支承结构 HPX-B点动力响应，绘出

稳态响应振型及弹性线，如图 18所示。对时域响

应快速傅里叶变换，得支点处频率成分如图 19所

示。绘出高、低压转子 4号、5号支点处的轴心

轨迹及支点动载荷如图 20所示。 ϕ5 ϕ4

计算结果表明，在 HPX-B点高压转子通过共

用支承基础振动，未激起低压 1阶弯曲共振。尽

管 4号至 5号支点位移传递率约为 1.3，5号支点

基础振动响应有所放大，但由于潜在被激起的低

压整体 1阶弯曲模态节点，位于共用支承 5号支

点附近，低压转子对共用支承基础振动敏感度低，

故未发生振动耦合。支点频率响应及轴心轨迹表

明，高低压转子频率成分主要为自身转速频率，

轴心轨迹表明两转子近似作同步正向涡动，支点

动力耦合因子 、 分别为 2%、4%。
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图 17    轴心轨迹及支点动载荷（LPX-A点）

Fig. 17    Shaft orbit and dynamic load of bearing （point LPX-A）
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综上，在 HPX-B点，共用支承-双转子系统不

存在转子间交互激励下振动耦合。

 4    结　论

本文针对带有涡轮级间共用承力框架的双转

子系统，对其结构特征及不同类型振动耦合力学

过程分析，基于机械阻抗理论建立振动耦合机理

模型，运用针对共用支承-双转子系统固有特性及

交互激励瞬态响应的仿真方法，对结构系统潜在

振动耦合点及动力响应特性进行分析，主要结论

如下：

1） 共用支承-双转子系统振动耦合的力学本

质，是转子不平衡激励与支承结构基础振动激励

交互作用下动力响应的耦合，包括共用支承基础

激励下振动耦合，以及转子发生以模态共振转速

为进动速度的转子间交互激励下振动耦合。

2）  运用共用支承 -双转子系统 Campbell图，

可快速判断工作转速范围附近的潜在振动耦合点，

通过共用支承机械阻抗特性分析可定性分析耦合

可能性，但实际有无振动耦合需通过瞬态动力响

应计算进行分析。

3） 共用支承基础激励下有无振动耦合，不仅

与共用支承结构机械阻抗特性有关，还与转子模

态振型有关。转子通过低阶临界转速时产生较大

支点动载荷，但因共用支承结构动刚度高，支承

基础振幅小，转子系统耦合程度低，动力耦合因

子约为 10%。共用支承共振时，尽管转子支点处

基础振动幅值较大，但由于转子振型节点靠近支

承支点，转子对支承基础振动敏感性低，难以发

生振动耦合，动力耦合因子接近 0。
4） 转子间交互激励下，激励转子通过共用支

承基础振动能否激起被激转子共振，主要与被激

转子对应的模态振型有关。被激励转子模态振型

为刚体振型时，对支承基础振动较敏感，激励转

子转速频率靠近被激转子刚体振型频率时，易发

生振动耦合，被激转子支点动力耦合因子约为 34%，

激励转子则较低为 3%；当被激转子模态振型节点

位于共用支承支点附近时，支承基础振动则难以

引起转子间振动耦合，激励转子与被激转子动力

耦合因子分别约为 4%与 2%。

5） 共用支承-双转子系统出现转子间交互激

励振动耦合时，由于被激转子转速频率与被激起

的模态频率不同，在进行剧烈非协调涡动，会引

起转轴内部出现交变应力，可能引起转轴疲劳断

裂的安全性问题。因此，采用涡轮级间共用承力

框架的航空发动机应对该问题予以充分关注。
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