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涡轴发动机悬臂型动力涡轮转子定点碰摩仿真
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（１．湖南科技大学 机械设备健康维护湖南省重点实验室，湖南 湘潭 ４１１２０１；２．中国航发湖南动力机械研究所，湖南 株洲 ４１２００２）

摘　要：针对某型涡轴发动机动力涡轮转子的悬臂结构特征，基于 ＡＮＳＹＳ建立转子叶片－机匣有限元模型，并进行临界转
速测试试验验证所建立模型的准确性．针对转子叶片－机匣可能出现的定点碰摩故障，以二次函数拟合叶尖－机匣间因机匣
凸点产生的静态间隙变化，并基于静态间隙函数与分段线性碰摩力理论，建立动力涡轮转子叶片与机匣内壁的定点碰摩模

型，同时考虑不平衡载荷，开展定点碰摩仿真．研究表明：在发生不平衡－定点碰摩故障时，区别于扭振，弯曲振动的基频幅
值主要由不平衡故障引起；转轴中心点的弯振频谱图、扭振频谱图都出现倍频分量，且与转子每周碰摩次数相关的倍频幅

值增大明显；此外，不平衡－定点碰摩故障还将导致接近系统扭振固有频率的扭振倍频幅值的分量增大．
关键词：动力涡轮转子；定点碰摩；悬臂分支；有限元
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新一代涡轴发动机追求更高的发动机性能，由于转子叶片与机匣等静子之间的间隙精简至更小，大大

增加了碰摩故障发生的可能性［１－３］．存在碰摩的转静子耦合系统是一种非光滑、高维、强非线性系统，系统
的控制参数多且相互作用，碰摩产生的激励载荷极易造成结构件的局部损伤．根据接触方式与接触区域面
积的不同，转静子碰摩可以分为定点碰摩、局部碰摩和全周碰摩等［４－６］．国内外学者从理论、仿真和试验等
多个方面对定点碰摩形式进行了广泛的研究，ＨＡＮ等［７］采用线性碰摩力模型，研究定点碰摩对双盘转子

系统振动的影响；马辉等［８］采用数值仿真和试验相结合的方法，研究单跨柔性转子系统的转盘外缘与碰

摩实验器的定点碰摩振动响应；ＹＡＮＧ等［９］建立带叶片单盘悬臂转子的离散模型，在机匣非均匀间隙下，

研究转盘外缘与机匣凸点定点碰摩的非线性振动响应．以上研究很好地揭示了转子定点碰摩的动力学特
性，但缺乏对工程实际中特殊转盘结构的考虑．

为追求更高的功重比，部分涡轴发动机转子采用异型结构．国内某新型涡轴发动机动力涡轮转子采用
悬臂式分支鼓筒结构，若将此型结构的悬臂分支转盘按照等效质量和等效转动惯量的方式简化为圆盘，并

集中到转轴上，显然会使系统整体的结构分布以及刚度分布产生偏差［１０－１２］．因此，在考虑此型结构特点的
基础上，建立含悬臂分支结构的转子系统，研究其发生定点碰摩时的系统振动响应，为含此型结构转子系

统的碰摩故障诊断提供依据．基于此，以某型带悬臂分支结构的动力涡轮转子为研究对象，采用有限元方
法，建立考虑悬臂分支结构的动力涡轮转子有限元模型，研究转速、碰摩刚度和静态最大侵入间隙对该型

动力涡轮转子叶片－机匣定点碰摩故障下的响应规律．

１　悬臂分支结构转子有限元模型

１．１　悬臂分支结构转子有限元动力学方程
动力涡轮转子鼓筒盘结构通过一级动力涡轮盘与动力涡轮轴连接，二级动力涡轮盘通过鼓筒与一级

动力涡轮盘连接，且不与轴直接连接，呈悬臂状态，这种结构被称为悬臂分支结构［１０－１１］．结合实际航发的
结构和工作要求，设计了包含悬臂分支特征的涡轴发动机转子试验台，如图１所示．

图１　涡轴发动机转子试验台

笛卡尔静止坐标系下旋转悬臂分支结构转子的动力学方程可以表示为

Ｍｑ··＋（Ｃ＋ΩＧ）ｑ＋Ｋｑ＝Ｆｃ＋Ｆｕ． （１）

式中：Ｍ，Ｃ，Ｋ分别为系统的质量矩阵、阻尼矩阵和刚度矩阵；Ω为转子转速；Ｇ为系统陀螺效应矩阵；ｑ为

各节点的位移向量；Ｆｃ为系统发生碰摩时所受到的碰摩力向量；Ｆｕ为系统所受到的不平衡力向量．

令Ｃ１＝Ｃ＋ΩＧ，Ｆ＝Ｆｃ＋Ｆｕ，旋转悬臂分支结构转子的动力学方程可简化为

Ｍｑ··＋Ｃ１ｑ＋Ｋｑ＝Ｆ． （２）

总阻尼矩阵中黏性阻尼Ｃｖ部分采用的是Ｒａｙｌｅｉｇｈ阻尼，其表达式为

７６
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Ｃｖ＝α１Ｍ＋β１Ｋ． （３）
式中：α１为总质量矩阵的瑞利阻尼系数；β１为总刚度矩阵的瑞利阻尼系数．

α１＝
πωｎ１ωｎ２（ξ１ωｎ２－ξ２ωｎ２）
１５（ω２ｎ２－ω

２
ｎ１）

；

β１＝
６０（ξ２ωｎ２－ξ１ωｎ１）

π（ω２ｎ２－ω
２
ｎ１）

．











（４）

式中：ωｎ１为转子系统的第１阶临界转速，ｒ／ｍｉｎ；ωｎ２为转子系统的第２阶临界转速，ｒ／ｍｉｎ；ξ１为第１阶固
有频率的模态阻尼比；ξ２为第２阶固有频率的模态阻尼比，本文中ξ１＝ξ２＝０．４．
１．２　悬臂分支结构转子有限元建模

如图１所示，动力涡轮转子由联轴器与外部电机连接，与燃气发生器转子之间无中介轴承连接，本文
仅考虑动力涡轮转子并忽略外转子（燃气发生器转子）的影响．根据涡轴发动机的结构试验器参数，建立如
图２所示的动力涡轮转子有限元模型，材料参数：密度ρ＝７８００ｋｇ／ｍ３，弹性模量Ｅ１＝２．０８×１０

１１Ｐａ，泊松比

υ＝０．３，其他参数见表１与图３．图２中，ｃ１ｙ，ｃ２ｙ，ｃ３ｙ为动力涡轮转子３个支撑ｙ方向的等价阻尼；ｃ１ｚ，ｃ２ｚ，ｃ３ｚ为
动力涡轮转子３个支撑ｚ方向的等价阻尼；ｋ１ｙ，ｋ２ｙ，ｋ３ｙ为动力涡轮转子３个支撑ｙ方向的等价刚度；ｋ１ｚ，ｋ２ｚ，
ｋ３ｚ为动力涡轮转子３个支撑ｚ方向的等价刚度．

图２　动力涡轮转子有限元模型

表１　动力涡轮转子参数

部件 单元类型 参数

转轴 ｂｅａｍ１８８ 内径６ｍｍ，外径１０ｍｍ

一级动力涡轮盘 ｓｈｅｌｌ１８１ 内径１４ｍｍ，外径１１０ｍｍ，厚度２０ｍｍ

二级动力涡轮盘 ｓｈｅｌｌ１８１ 内径５２．５ｍｍ，外径１３５ｍｍ，厚度２０ｍｍ

鼓筒 ｓｈｅｌｌ１８１ 中截面半径５２．５ｍｍ，厚度１０ｍｍ

叶片 ｂｅａｍ１８８ 长度３０ｍｍ，宽度２０ｍｍ，厚度２ｍｍ

支承结构 ｃｏｍｂｉ２１４ ｋ１ｙ＝ｋ１ｚ＝ｋ２ｙ＝ｋ２ｚ＝ｋ３ｙ＝ｋ３ｚ＝８．３ｅ－６Ｎ／ｍ，ｃ１ｙ＝ｃ１ｚ＝ｃ２ｙ＝ｃ２ｚ＝ｃ３ｙ＝ｃ３ｚ＝２．１ｅ－３Ｎ·ｓ／ｍ

图３　动力涡轮转子（单位：ｍｍ）

针对此型转子结构的特点，参考文献［８，１３］，确定的建模方案如下：
１）参照该涡轴发动机转子的支承结构方式，动力涡轮转子采用２－０－１的支承形式；

２）忽略叶片与盘、鼓筒与盘以及盘与转轴间的接触关系，假设四者之间固定连接；
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３）支承采用线性刚度模型，简化为弹簧阻尼模型，忽略其交叉项；
４）考虑系统部件的柔性，轴与叶片采用 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ梁（ｂｅａｍ１８８单元）模拟，盘与鼓筒结构采用壳单

元（ｓｈｅｌｌ１８１单元）模拟．
此型涡轴发动机采用鼠笼弹性支承结构，鼠笼支承刚度ｋｓ的计算公式

［１４－１５］如式（５）所示．

ｋｓ＝
ｎＥ２ｈ

２ｄ２

ｌ３
． （５）

式中：ｎ为笼条数量；Ｅ２为鼠笼弹性模量，Ｐａ；ｈ为笼条高，ｍｍ；ｄ为笼条宽，ｍｍ；ｌ为笼条长度，ｍｍ．

本试验中ｎ＝２４，ｄ＝１．７ｍｍ，ｈ＝５ｍｍ，ｌ＝３５ｍｍ，鼠笼弹性模量 Ｅ２＝２．０６×１０
１１Ｐａ，将以上数据代入

式（５），可知此种鼠笼的支承刚度ｋｓ＝８３３１２８９Ｎ／ｍ．

依据《航空发动机设计手册》［１６］，滚动轴承和弹性支承组合系统的整体刚度可以采用串联弹簧计算

方法得到其刚度．

ｋｓｕｍ＝
ｋｂｋｓ
ｋｓ＋ｋｂ

． （６）

式中：ｋｓｕｍ为滚动轴承和鼠笼弹性支承组合系统的整体刚度；ｋｂ为滚动轴承等效刚度．
由于本动力涡轮转子试验器轴承采用 ６２０４型滚珠轴承，其轴承刚度远大于弹性支承刚度，根据

式（６），忽略分母中的ｋｓ，有

ｋｓｕｍ≈
ｋｂｋｓ
ｋｂ
＝ｋｓ． （７）

由式（７）可知：本试验台的系统整体刚度ｋｓｕｍ约为８．３×１０
６Ｎ／ｍ．

２　固有特性分析

２．１　系统固有频率与振型分析
根据实际转子系统的装配条件，在有限元模型中，约束转轴节点１的轴向平动以及扭转振动自由度，

约束节点４６的轴向平动自由度，使其在保留整体扭转自由度的条件下不会发生轴向窜动．应用ＡＮＳＹＳ软
件中的ＱＲＤａｍｐ法完成前９阶模态振型的求解计算．

基于ＡＮＳＹＳ软件，由于叶片采用ｂｅａｍ１８８单元模拟，无法计算带叶片动力涡轮转子系统在陀螺效应
下的系统动频，因此，分别建立不带叶片的动力涡轮转子有限元模型ＦＥＭ１与带叶片的动力涡轮转子有限
元模型ＦＥＭ２．计算这２种模型在非转动（转速为０）下的固有频率与振型，结果如表２所示．

由表２可知：转子前９阶模态中，除了第３阶为转子系统第１阶扭转振型外，其余模态均为转子系统
第１阶～第３阶次弯曲振型，并且均存在频率相同的模态正交现象．由于鼓筒盘结构中的叶片占比较小，且
对称分布于鼓筒盘的４个方位上，两者的模态振型及固有频率相差很小．

表２　ＦＥＭ１，ＦＥＭ２模型的固有频率及振型

阶数
固有频率／Ｈｚ

ＦＥＭ１模型 ＦＥＭ２模型
振型描述 绝对误差

１ ２７．３０７ ２７．２７９ 转轴１阶弯曲，鼓筒俯仰振动 ０．０２８

２ ２７．３０７ ２７．２７９ 与第１阶模态正交 ０．０２８

３ ２８．５０７ ２８．４１２ 转子１阶扭转，鼓筒扭转振型 ０．０９５

４ ７７．２３２ ７７．１８９ 转轴１阶弯曲，鼓筒平动 ０．０４３

５ ７７．２３２ ７７．１８９ 与第４阶模态正交 ０．０４３

６ ８８．４０１ ８８．２５０ 转轴２阶弯曲，鼓筒俯仰振动 ０．１５１

７ ８８．４０１ ８８．２５０ 与第６阶模态正交 ０．１５１

８ ２０１．８７ ２０１．８４ 转轴３阶弯曲，鼓筒俯仰振动 ０．０３０

９ ２０１．８７ ２０１．８４ 与第８阶模态正交 ０．０３０
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考虑陀螺力矩，计算ＦＥＭ２在０～１５０００ｒ／ｍｉｎ转速下的前７阶固有频率．图４为ＦＥＭ２模型转子系统
的Ｃａｍｐｂｅｌｌ图，图４中ｆｒ为转频的同步激励，ｆｎｉ（ｉ＝１，２，…，７）为前７阶模态所对应固有频率．固有频率与
同步激励的交点为转频激励所激发的转子固有频率，即转子的临界转速．受到转子涡动与陀螺力矩的影
响，转子系统存在正交模态的固有频率随着转速的升高出现频率分叉的现象，其中，２个分支分别为频率
随转速升高的正进动线与频率随着转速降低的反进动线．本文转子在不平衡激励的作用下同步正进动，因
此，对于存在频率分叉现象的模态，只考虑转频激励线与其正进动线的交点所激发的固有频率．由图４中
的交点横坐标可知：此型动力涡轮转子正进动的 １阶临界转速约为 ２４４０ｒ／ｍｉｎ，２阶临界转速约
为４６６７ｒ／ｍｉｎ．

图４　ＦＥＭ２模型转子系统的Ｃａｍｐｂｅｌｌ图

２．２　临界转速验证
为了验证所建立模型的准确性，采用振动分析仪在３０００ｒ／ｍｉｎ的稳定转速下进行临界转速停机测

试，试验结果如图５所示．由图５可知：动力涡轮转子转轴测点的振动幅值随着转速的增加而增加，当转速
激励接近４３Ｈｚ（２５８０ｒ／ｍｉｎ）时，转轴测点的振幅出现激增，并且相位突变超过９０°．由于动力涡轮转轴在
制造以及保存过程中不可避免地存在一定的初始弯曲量，此初始弯曲量与不平衡载荷会导致轴弯相抵消，

因此，在通过临界转速附近时，会出现振幅突增，再下降，最后又上升的现象，这与文献［１７］的结果一致，
因此，可以判定转速２５８０ｒ／ｍｉｎ为动力涡轮转子实测的１阶临界转速，此结果与２．１节临界转速仿真结果
２４４０ｒ／ｍｉｎ非常接近，进一步验证了所建立的动力涡轮转子有限元仿真模型的准确性．

图５　停机实测Ｂｏｄｅ图

０７
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３　碰摩动力学分析

３．１　碰摩判定与间隙函数构建
动力涡轮转子的定点碰摩过程如图６所示，二级动力涡轮盘的半径为 Ｒｄ，与二级涡轮盘对应的机匣

段半径为Ｒｃ，ｋｃ，ｃｃ分别为机匣吊装点的支撑刚度和阻尼，ｋｃ＝１×１０
９Ｎ／ｍ，ｃｃ＝２．１×１０

３Ｎｓ／ｍ．该转子共有
４个叶片分别为ｂ１，ｂ２，ｂ３，ｂ４，叶片长度为Ｌｂ．假设机匣在 Ａ点产生局部变形，突起点径向变形导致的静
态最大侵入间隙为ζ０，该点正对于静止时的ｂ１叶尖位置，并与叶尖产生初始侵入量．当系统处于静止状态
时，ｏｄ为转子轴心，ｏｃ为机匣中心点，并都与坐标原点ｏ重合．当系统处于旋转状态时，如图６ｂ所示，ｏ′ｄ和
ｏ′ｃ为旋转时转子和机匣的中心，此时叶片在局部变形点附近发生碰摩，忽略叶片与凸点之间形成的角度
误差，仅考虑叶片与机匣ｚ方向位移产生的侵入．

假定凸点中心点Ａ距离凸点两端边缘各为α弧度，即当叶片与ｚ轴正方向的夹角小于α时，需要计算
叶片与机匣上Ａ点的变形区域是否发生碰摩故障．坐标系ｙＲｄｏ′ｄｚＲｄ是以旋转状态二级涡轮盘中心点为坐

标原点．Гｉ（ζ０，θｔ）（ｉ＝１，２，３，４）为叶片ｂｉ的叶尖与机匣之间的静态侵入函数，即当转子在不涡动的情况
下，叶尖旋转一周与机匣内壁之间的侵入量，其中θｔ为在坐标系ｙＲｄｏ′ｄｚＲｄ下，叶片１与坐标轴ｚＲｄ所形成的

夹角，θｔ＝Ωｔ，Ω为转速．以二次插值函数表示叶尖与机匣在机匣凸点变形区域的静态侵入量的变化，当侵
入量为正值时，表示叶尖与机匣产生侵入．以ｂ３为例，当转子以转速Ω旋转一周时，静态侵入量Г３（ζ０，θｔ）
与转角θｔ之间的关系如图７所示．

图６　动力涡轮转子的定点碰摩过程

图７　叶片３单周期静态间隙变化

在转子不涡动的状态下，令ｃ为叶尖旋转一周与未变形机匣的侵入量，ｃ＝Ｒｄ＋Ｌｂ－Ｒｃ，由于未变形机匣
与叶片未产生侵入，因此ｃ为负值，当θｔ在０～２π区间范围，Гｉ（ζ０，θｔ）的表达式如式（８）所示．
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Γｉ（ζ０，θｔ）＝
－ζ０
α２

θｔ－
（ｉ－１）π
２[ ]

２

＋ζ０＋ｃ， θｔ－
（ｉ－１）π
２ ∈ ０，α[ ] ∪ ２π－α，２π[ ] ；

ｃ，其他．{ （８）

考虑悬臂分支结构和叶片的柔性导致的叶尖位移量，通过循环提取叶尖节点的位移来考虑叶尖径向

的伸长以及悬臂分支结构的柔性，依次计算实际旋转状态时４个叶片经过凸点时的侵入量δｉ（ｉ＝１，２，３，
４），此时有

δ１＝（ｚｄ－ｚｃ）＋Γ１（ζ０，θｔ）＋（ｚｂ１－ｚｄ）；

δ２＝（ｚｄ－ｚｃ）＋Γ２（ζ０，θｔ）＋（－ｙｂ２＋ｙｄ）；

δ３＝（ｚｄ－ｚｃ）＋Γ３（ζ０，θｔ）＋（－ｚｂ３＋ｚｄ）；

δ４＝（ｚｄ－ｚｃ）＋Γ４（ζ０，θｔ）＋（ｙｂ４－ｙｄ）．













（９）

式中：ｚｄ，ｙｄ，ｚｃ分别为二级涡轮盘中心点在水平以及竖直方向的位移和机匣中心点在水平方向的位移，且考
虑鼓筒的局部变形以及离心力造成的叶片径向伸长，提取鼓筒与二级动力涡轮盘相连的内圈４个方位节点
（节点Ｐ１，Ｐ２，Ｐ３，Ｐ４）位移，取其平均值作为二级动力涡轮盘中心点的位移值，即ｚｄ＝（ｚＰ１＋ｚＰ２＋ｚＰ３＋

ｚＰ４）／４，ｙｄ＝（ｙＰ１＋ｙＰ２＋ｙＰ３＋ｙＰ４）／４；ｚｂｉ和ｙｂｉ（其中ｉ＝１，２，３，４）为对应叶片的叶尖节点水平和竖直方向

的位移．
当转子旋转至第ｋ圈时，叶尖与机匣侵入量δｉ随时间变化的间隙函数ｌ

ｉ为

ｌｉ＝
δｉ，θｔ－２（ｋ－１）π－

（ｉ－１）π
２ ∈ ０，α[ ] ∪ ２π－α，２π[ ] ；

０，其他．{ （１０）

ｌｉ＜０表示叶尖与机匣内壁存在间隙，此时叶尖与机匣内壁未发生碰摩；ｌｉ≥０表示叶尖侵入机匣内壁，
此时叶尖与机匣发生碰摩，则转子叶尖ｉ上所受的碰摩力为

Ｆｎ＝
－ｋｒδｉ，δｉ≥０；

０，δｉ＜０．{ （１１）

Ｆτ＝μＦｎ． （１２）
式中：Ｆｎ，Ｆτ为法向碰摩力和切向碰摩力；ｋｒ为叶尖与机匣点的碰摩接触刚度；μ为库仑摩擦系数，μ＝０．３．

通过力与力矩之间的耦合来模拟叶片与机匣间的碰摩过程，即发生碰摩时，在机匣点施加相反方向的

法向碰摩力和切向碰摩力．
３．２　转速因素影响

假设一级动力涡轮盘存在质量偏心，旋转过程中将偏心矩形成的离心力等效到一级动力涡轮盘与转

轴连接处的轴心节点上，模拟动力涡轮转子在不平衡载荷下的运动．假设叶片与机匣只在机匣变形区域发
生碰摩，且保持机匣变形导致的静态最大侵入间隙 ζ０不变，在不同转速下对鼓筒动力涡轮盘上的叶片与
机匣进行定点碰摩仿真．定义Ω′为无量纲转速，Ω′＝Ω／ωｎ，Ω为转速，ωｎ为临界转速，由于碰摩仿真中未考
虑陀螺效应，因此，临界转速取对应静止状态固有频率所对应的转速．具体的仿真参数如表３所示．

表３　不同速度动力涡轮转子仿真参数

参数 变化范围 不变的参数

无量纲转速Ω′ ０．２～０．８

静态最大侵入间隙ζ０＝５０μｍ

碰摩接触刚度ｋｒ＝１ｅ－７Ｎ／ｍ

α＝５ｒａｄ

偏心矩为０．００１ｋｇ·ｍ

机匣质量２．９６６ｋｇ

转速Ω′的取值范围为０．２～０．８，增幅为０．１，在不同转速条件下进行动力涡轮转子叶片－机匣局部碰摩
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仿真，结果如图８～图１０所示．由图８～图１０可知：此型转子发生由不平衡载荷导致的叶片－机匣定点碰摩
故障时，保持其他参数不变，随着转速的增加，基频分量不断增加；在转速低于一倍临界转速时，碰摩故障

会导致弯曲频谱和扭振频谱产生倍频分量．这与文献［５，８］的结论一致，因此，所得结果表明此仿真模型具
有一定的可信度．

图８　不同转速下的弯振频谱 图９　不同转速下的扭振频谱

图１０　不同转速下的弯振幅值极差和扭振幅值极差

图１１～图１４分别为在不同转速条件下转子系统的振动响应图．由图１１ｃ可知：转子发生定点碰摩时，
叶片与机匣在一个周期内发生４次碰摩，因此，扭振和弯振的４倍频的整数倍都呈现出比其他倍频（除了
１倍频）放大的现象．由于 Ω′在０．２～０．３时，转子叶片的通过频率接近转子系统的１倍扭振固有频率，因
此，扭振频谱中由于碰摩导致的４倍频峰值要大于其他转速的峰值，出现了幅值放大现象．同样原因，当Ω′
在０．２～０．３时，转轴中心点的扭振极差发生了幅值放大现象．由图１３可知：当侵入间隙保持不变，转速较
小时，碰摩力相较不平衡力占优，转子的轴心轨迹变化明显；当转速较高时，不平衡力占优，转子的轴心轨

迹呈现内凹的近圆形，且转速越大，转子内凹越小；由于机匣简化为质量点，且机匣的支承刚度较大，在发

生定点碰摩时，碰摩力作用的方向不发生改变，因此机匣轨迹为一条直线；转子 ｚ方向的弯曲振动时域图
有明显的削峰现象，转子扭转振动随着转子转速的增加产生偏移现象．

图１１　转速Ω＝０．２ωｎ时的振动响应

３７



湖南科技大学学报（自然科学版） ２０２３年第３８卷

图１２　转速Ω＝０．５ωｎ时的振动响应

图１３　转速Ω＝０．８ωｎ时的振动响应

图１４　Ω＝０．２ωｎ，Ω＝０．８ωｎ时的机匣形心轨迹

３．３　静态最大侵入间隙大小的影响
不同静态最大侵入间隙下的动力涡轮转子仿真参数如表４所示．根据表４的仿真参数，分别进行静态

侵入间隙为５０，１００，１５０，２００，２５０μｍ下的动力涡轮转子叶片－机匣定点碰摩仿真．图１５～图１８为静态
侵入间隙下转子系统的振动响应图．由图１５可知：当转速不变时，此型动力涡轮转子的静态最大间隙越
大，碰摩导致的Ｎ（Ｎ＝１，２，…）倍频分频分量越大，其中４Ｎ倍频率分量的增长更为明显，这是由于动力
涡轮转盘与机匣在每个周期发生４次碰摩，激起４倍频分量，而基频分量几乎不随静态最大间隙发生变
化．由图１６可知：扭振基频与倍频分量都与静态最大间隙导致的碰摩激励有关，静态最大侵入间隙越大，
扭振的倍频分量越高，其中２倍频分量由于接近转子系统的扭振固有频率，因此产生２倍频分量凸起现
象．由图１７和图１８可知：转盘中心点的扭角极差、ｚ方向振幅极差与最大法向碰摩力都随着静态最大间隙
的增大而增大，三者都近似线性增加．
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表４　不同静态最大侵入间隙下的动力涡轮转子仿真参数

参数 变化范围 不变的参数

静态最大侵入间隙ζ０ ５０～２５０μｍ

无量纲转速为０．５

碰摩刚度ｋｒ＝１ｅ－７Ｎ／ｍ

α＝５ｒａｄ

偏心矩为０．００１ｋｇ·ｍ

机匣半径为１６５ｍｍ，机匣质量为２．９６６ｋｇ

图１５　不同静态最大侵入间隙下的弯振频谱 图１６　不同静态最大侵入间隙下的扭振频谱

图１７　不同静态最大侵入间隙下弯振幅值极差及扭振幅值极差

图１８　不同静态最大侵入间隙下最大法向碰摩力

３．４　碰摩刚度的影响
不同碰摩刚度下的动力涡轮转子仿真参数如表５所示．根据表５的仿真参数，分别进行碰摩刚度为１×

１０７，３×１０７，５×１０７，７×１０７，１×１０８Ｎ／ｍ下的叶片－机匣定点碰摩仿真．图１９～图２２为在不同碰摩刚度的
条件下，转子系统的振动响应图．由图１９和图２０可知：该动力涡轮转子随着碰摩刚度的增加，倍频分量也
随之增大，由于每个周期转盘与机匣发生４次碰摩，因此，转盘中心的弯曲振动和扭振４Ｎ倍频分量产生
放大现象；相较于扭振振动，弯曲振动的基频分量几乎不受碰摩刚度变化的影响．由图２１和图２２可知：在
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不影响每个周期碰摩次数的情况下，随着碰摩刚度的增加，法向碰摩力与凸点指向方向的弯曲振动极差近

似线性增加，扭振振动极差的增加速度逐渐变缓．
表５　不同碰摩刚度下的动力涡轮转子仿真参数

参数 变化范围 不变的参数

碰摩刚度ｋｒ １ｅ－７～１ｅ－８Ｎ／ｍ

无量纲转速为０．５

α＝５ｒａｄ

偏心矩为０．００１ｋｇ·ｍ

机匣半径为１６５ｍｍ

静态最大侵入间隙ζ０＝５０μｍ

机匣质量２．９６６ｋｇ

图１９　不同碰摩刚度下的弯振频谱 图２０　不同碰摩刚度下的扭振频谱

图２１　不同碰摩刚度下的弯振幅值极差及扭振幅值极差

图２２　不同碰摩刚度下的最大法向碰摩力
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４　结论

１）弯曲振动的基频分量主要由不平衡故障引起，对转速因素敏感，几乎不受定点碰摩间隙和碰摩刚
度的影响．碰摩会激起扭转振动的倍频分量，其中与碰摩激振力次数成倍数的叶片通过频率分量接近系统
扭转固有频率的倍频分量时，会出现放大现象．

２）碰摩刚度与静态最大侵入间隙的增加都会导致转轴的中心弯曲、扭转振动幅值极差和碰摩力幅值
的增加．当转频接近叶片通过频率或接近系统的扭转固有频率时，转轴中心的扭振极差会出现幅值放大
现象．

３）与弯曲振动频谱相比，扭振频谱能够更明显地表现碰摩故障导致的倍频分量．结合弯振以及扭振信
息，可以更好地识别碰摩故障，并为碰摩故障诊断提供有效支撑．

参考文献：

［１］ＣＨＵＰＰＲＥ，ＨＥＮＤＲＩＣＫＳＲＣ，ＬＡＴＴＩＭＥＳＢ，ｅｔａｌ．ＳｅａｌｉｎｇｉｎＴｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＰｒｏｐｕｌｓｉｏｎａｎｄＰｏｗｅｒ，

２００６，２２（２）：３１３－３４９．

［２］ＭＡＨ，ＹＩＮＦＬ，ＧＵＯＹＺ，ｅｔａｌ．Ａｒｅｖｉｅｗｏｎｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｂｌａｄｅｃａｓｉｎｇｒｕｂｂｉｎｇ［Ｊ］．ＮｏｎｌｉｎｅａｒＤｙｎａｍｉｃｓ，

２０１６，８４（２）：４３７－４７２．

［３］ＪＡＣＱＵＥＴＲＩＣＨＡＲＤＥＴＧ，ＴＯＲＫＨＡＮＩＭ，ＣＡＲＴＲＡＵＤＰ，ｅｔａｌ．Ｒｏｔｏｒｔｏｓｔａｔｏｒｃｏｎｔａｃｔｓｉｎｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｓ．Ｒｅｖｉｅｗａｎｄ

ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ［Ｊ］．ＭｅｃｈａｎｉｃａｌＳｙｓｔｅｍｓａｎｄＳｉｇｎａｌＰｒｏｃｅｓｓｉｎｇ，２０１３，４０（２）：４０１－４２０．

［４］ＭＡＨ，ＺＨＡＯＱＢ，ＺＨＡＯＸＹ，ｅｔａｌ．Ｄｙｎａｍｉｃｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓａｎａｌｙｓｉｓｏｆａｒｏｔｏｒｓｔａｔｏｒｓｙｓｔｅｍｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｒｕｂｂｉｎｇｆｏｒｍｓ

［Ｊ］．ＡｐｐｌｉｅｄＭａｔｈｅｍａｔｉｃａｌＭｏｄｅｌｌｉｎｇ，２０１５，３９（８）：２３９２－２４０８．

［５］马辉，杨健，宋溶泽，等．转子系统碰摩故障实验研究进展与展望［Ｊ］．振动与冲击，２０１４，３３（６）：１－１２．

［６］闻邦椿，武新华，丁千，等．故障旋转机械非线性动力学的理论与试验［Ｍ］．北京：科学出版社，２００４．

［７］ＨＡＮＱ，ＺＨＡＮＧＺ，ＷＥＮＢ．Ｐｅｒｉｏｄｉｃｍｏｔｉｏｎｓｏｆａｄｕａｌｄｉｓｃｒｏｔｏｒｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｒｕｂｉｍｐａｃｔａｔｆｉｘｅｄｌｉｍｉｔｅｒ［Ｊ］．Ｐｒｏｃｅｅｄｉｎｇｓｏｆ

ｔｈｅＩｎｓｔｉｔｕｔｉｏｎｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｓ，ＰａｒｔＣ：ＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＳｃｉｅｎｃｅ，２００８，２２２（１０）：１９３５－１９４６．

［８］马辉，太兴宇，汪博，等．柔性转子系统轮盘外缘定点碰摩动力学特性分析［Ｊ］．中国电机工程学报，２０１２，３２（１７）：８９－９６．

［９］ＹＡＮＧＹ，ＯＵＹＡＮＧＨＪ，ＷＵＸＬ，ｅｔａｌ．Ｂｅｎｄｉｎｇｔｏｒｓｉｏｎａｌｃｏｕｐｌｅｄｖｉｂｒａｔｉｏｎｏｆａｒｏｔｏｒｂｅａｒｉｎｇｓｙｓｔｅｍｄｕｅｔｏｂｌａｄｅｃａｓｉｎｇｒｕｂ

ｉｎｐｒｅｓｅｎｃｅｏｆｎｏｎｕｎｉｆｏｒｍｉｎｉｔｉａｌｇａｐ［Ｊ］．ＭｅｃｈａｎｉｓｍａｎｄＭａｃｈｉｎｅＴｈｅｏｒｙ，２０１９，１４０：１７０－１９３．

［１０］焦旭东，何金辉，夏冶宝．分支结构参数变化对柔性转子动力特性的影响［Ｊ］．安徽理工大学学报（自然科学版），２０１７，

３７（４）：５９－６５．

［１１］夏冶宝，任兴民，杨永锋．航空发动机动力涡轮转子悬臂分支结构建模与结构参数影响分析［Ｊ］．西北工业大学学报，

２０１８，３６（４）：７２８－７３４．

［１２］陈予恕，张华彪．航空发动机整机动力学研究进展与展望［Ｊ］．航空学报，２０１１，３２（８）：１３７１－１３９１．

［１３］ＭＡＨ，ＬＵＹ，ＷＵＺＹ，ｅｔａｌ．Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅａｎａｌｙｓｉｓｏｆａｒｏｔａｔｉｏｎａｌｓｈａｆｔｄｉｓｋｂｌａｄｅｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｂｌａｄｅｔｉｐｒｕｂｂｉｎｇ［Ｊ］．

ＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＳｃｉｅｎｃｅｓ，２０１６，１０７：１１０－１２５．

［１４］孙彦博，梁恩广，何建元．燃气轮机悬臂式鼠笼与挤压油膜耦合刚度研究［Ｊ］热能动力工程，２０２０，３５（３）：６８－７２．

［１５］彭京徽，周海仑，张明，等．鼠笼弹性支承的刚度计算及其影响因素［Ｊ］．科学技术与工程，２０１８，１８（４）：１７５－１８０．

［１６］《航空发动机设计手册》总编委会．航空发动机设计手册［Ｍ］．北京：航空工业出版社，２０００．

［１７］夏亚磊．旋转机械弯曲转子振动特性及减振技术研究［Ｄ］．南京：东南大学，２０１７．

７７


