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摘要: 以某型号航空发动机整机振动试验台为研究对象，建立了简化的整机动力学模型，考虑中介轴承的非线性弹

性恢复力，运用Newmark⁃β与Newton⁃Raphoson法结合进行数值求解，通过对比整机系统中高低压转子处与机匣测

点处的非线性振动响应，分析了中介轴承间隙对整机系统非线性振动响应的影响规律。结果表明，随着中介轴承间

隙的增大，可能导致整机系统出现振动突跳、双稳态、高低压转子耦合程度降低以及组合共振等现象，其中机匣能够

反映内部转子的振动特性，但机匣不同位置测点的情况不同，总体上中后测点在转子出现非线性振动特性时也能观

测到相应的非线性振动特性，特别是在出现组合共振时能够表现出更为丰富的组合频率信息。研究结果有助于认

识中介轴承非线性对航空发动机整机系统尤其是机匣的非线性振动特性影响规律，对航空发动机机匣上测点位置

的选择能提供一定的指导。

关键词: 非线性振动；航空发动机；组合共振；中介轴承；振动传递

中图分类号: O322；V231.92 文献标志码: A 文章编号: 1004-4523（2022）03-0557-12
DOI：10.16385/j.cnki.issn.1004-4523.2022.03.005

引 言

航空发动机作为飞机的动力来源，它的性能直

接决定了飞机的性能、可靠性以及成本。但由于航

空发动机工作环境复杂，除了受到发动机运转的不

平衡激励以外，还受到气动激励、热场等的影响，导

致航空发动机的振动问题一直是航空领域的重要研

究课题［1］。

航空发动机是一种旋转机械，对于转子⁃轴承

系统的研究，各个国家的学者已经做出了比较多的

研究。Nelson等［2］就开始运用有限元法对转子⁃支
承系统进行建模，并计算了该系统的临界转速、不

平衡响应，验证了有限元法研究转子⁃轴承系统的

有效性。随着非线性振动的兴起，转子转速的提

高，转子的非线性振动问题也开始受到关注。Er⁃
tas等［3］对一含有平方非线性的 2自由度转子系统

进行了分析，发现了 1∶2内共振、振动突跳等现象，

并给出了该系统发生内共振的条件。Young等［4］

运用 HB/AFT方法对含分段非线性的多自由度转

子系统进行了求解，验证了该方法的准确性。Ti⁃
wari等［5］对支承于球轴承上的刚性转子进行了分

析，考虑了球轴承的 Hertz接触非线性，发现了轴承

间隙以及变刚度会使转子系统发生倍周期分岔，最

后通过实验验证了这一结论。Diken［6］对含平方非

线性的 Jeffcott转子进行了分析，发现了非线性可

能导致转子发生亚谐共振。Jing等［7］建立了考虑油

膜力作用的转子⁃轴承系统的动力学模型，分析了

油膜力对该系统的分岔特性的影响，发现在转速下

降时，会发生油膜涡动和油膜振荡交换的现象。

Hou等［8⁃9］研究了机动飞行条件下转子⁃球轴承系统

的非线性振动响应，发现在机动飞行条件下系统产

生了亚谐共振，并且发现在特定转速时会发生周期

1与周期 2运动交换、周期 2运动与概周期运动交

换的现象。

对于转子系统的动力学特性研究，还包括轴承

故障［10⁃12］、碰摩［13⁃17］等问题，也取得了许多成果。但

现代航空发动机为了满足高速、高推重比的要求，多

采用双转子结构。航空发动机的双转子结构较为复

杂，双转子靠中介轴承连接，并且双转子通过轴承与

机匣连接，最终机匣再与飞行器连接。而对于这样

一个复杂结构，从整机振动的角度去考虑是十分必

要的。在航空发动机整机振动方面，国外有一些成

果，Bonello等［18］对含有挤压油膜阻尼器的航空发动
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机整机系统进行动力学建模，引入了导纳谐波平衡

法（RHBM）对整机系统进行分析，将该方法与传统

的脉冲响应法对比，发现导纳谐波平衡法对整机系

统的非线性动力学分析是很有效的。国内对整机振

动也有丰富的研究，洪杰等［19］、于平超等［20］针对高推

重比涡扇发动机的质点动载荷振动响应及优化设计

问题，建立了转子系统支点动载荷力学模型，研究了

不平衡力以及轮盘惯性载荷等因素对支点动载荷的

影响，结果表明通过优化高压涡轮后轴颈结构能有

效减小中介支点动载荷大小。张大义等［21］、Yu等［22］

将有限元法与振型筛选法结合，提出了适用于工程

应用的临界转速求解方法，并验证了其准确性。王

俨剀，廖明夫等［23⁃25］通过对 3种典型航空发动机中介

轴承各 30台份的试车数据统计，得到使中介轴承免

受“同步冲击”的原则；同时提出将发动机的健康状

态量化，将模糊综合评价方法应用于发动机健康状

态等级的评估；最后通过对两组发动机故障模拟实

验器振动数据的等级评价结果对比，验证了该方法

的有效性。陈果［26⁃29］考虑了航空发动机整机系统转

子与轴承和机匣的耦合效应，挤压油膜阻尼器等多

种因素，建立了转子⁃球轴承⁃机匣耦合系统的动力

学模型，运用 Newmark⁃β法和翟方法相结合进行求

解，得到了整机系统的临界转速、不平衡响应，着重

分析了挤压油膜阻尼器对整机系统的振动特性的影

响，最终用实验验证了模型的准确性。周海仑等［30］

以双转子航空发动机为研究对象，建立了航空发动

机双转子⁃滚动轴承⁃机匣耦合动力学模型，用龙

格⁃库塔法进行求解，结果表明，碰摩故障下，整机系

统可能从概周期演变为混沌。孙传宗等［31］以机

匣⁃双转子试验台为研究对象，用 ANSYS建立了高

精度的实体有限元模型，运用 Craig⁃Bampton模态

综合法实现了子模型维度缩减，最后通过实验验证

了该方法的准确性。

可以看出对于航空发动机转子部分非线性振动

特性的研究已经很丰富了，但航空发动机的信号监

测的测点一般都位于机匣上，转子部分的各类振动

行为在机匣上是何种表现形式的问题却鲜有研究。

因此，本文以某型号航空发动机整机振动试验台为

研究对象，运用有限单元法建立简化的整机系统动

力学模型，并考虑中介轴承的 Hertz接触非线性弹

性恢复力，结合Newmark⁃β法与Newton⁃Raphson法
进行数值求解，着重研究中介轴承间隙对整机系统

非线性振动响应的影响规律，并分析高低压转子上

的各类非线性振动现象在机匣上不同位置测点的表

现形式，进而讨论航空发动机机匣上的测点安排。

1 整机系统动力学建模

1. 1 基本假设

某型号航空发动机双转子结构图如图 1所示，

该发动机共有 6个支点，其中 1#，2#，6#为低压转子支

点，3#和 5#为高压转子支点，4#为连接高低压转子的

中介轴承。

参照文献［32⁃33］中的结构简化方法，将高低压

转子的转盘通过质量集中和惯性等效进行合并简

化，同时将机匣简化为等截面圆柱筒，进而建立了航

空发动机整机系统的简化模型，如图 2所示。图中

坐标原点 o在低压转子压气机顶端处，坐标轴 oz与

高低压转轴的中心线重合。模型中低压压气机部分

等效为 2个轮盘 L1和 L2，1个低压涡轮部分等效为

1个轮盘 L3，高压压气机部分等效为 1个轮盘 H1，
高压涡轮部分等效为 1个轮盘 H2。在轮盘与支承

处划分节点，将低压转子划分为 8个节点，高压转子

划分为 7个节点，内涵道机匣划分为 5个节点，外涵

道机匣划分为 6个节点，其中节点Ⅰ，Ⅱ，Ⅲ依次为

机匣的前测点、中测点以及后测点。

建模时考虑的假设如下：

图 1 航空发动机双转子结构图

Fig. 1 Structure diagram of aeroengine dual-rotor

图 2 航空发动机整机系统结构简图

Fig. 2 Structure diagram of overall aeroengine system
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（1）高、低压压气机和高、低压涡轮的轮盘都考

虑为具有回转效应的刚性圆盘。

（2）转轴简化为等截面的空心梁，不考虑转轴

的扭转与轴向运动的影响，主要考虑转子的横向弯

曲运动。

（3）支承刚度视为弹性支承和轴承支承的组合

刚度，而中介轴承则考虑滚子的Hertz接触非线性。

（4）假设在工作转速内机匣的截面不变形，保

持为圆形截面，但机匣轴线有弯曲模态，将机匣处理

为不旋转的等截面空心梁。

运用有限元法对整机系统进行动力学建模［34］，

首先将整机系统分为双转子系统与机匣，分别建立

了双转子与机匣的动力学方程后，再将其组装为整

机系统。

对于低压转子有 L个节点，高压转子有 H个节

点，机匣有 C个节点，总共有N个节点的航空发动机

整机系统，可以设其位移向量为：

U 1 =[ x 1，θy1，x2，θy2，…，xL，θyL ]T （1）
U 2 =[ y1，- θx1，y2，- θx2，…，yL，- θxL ]T （2）
U 3 =[ xL+ 1，θyL+ 1，xL+ 2，θyL+ 2，…，xL+ H，θyL+ H

]T（3）
U 4 =[ yL+ 1，- θxL+ 1，yL+ 2，- θxL+ 2，…，yL+ H，

-θxL+ H
]T （4）

q1 =[ xL+ H+ 1，θyL+ H+ 1，xL+ H+ 2，θyL+ H+ 2，…，xN，θyN ]T（5）
q2 =[ yL+ H+ 1，- θxL+ H+ 1，yL+ H+ 2，- θxL+ H+ 2，

…，yN，- θxN ]T （6）
式中 U 1，U 2分别表示低压转子的广义位移向量；

U 3，U 4分别表示高压转子的广义位移向量；q1，q2分

别表示机匣轴心的广义位移向量。

1. 2 刚性圆盘、弹性轴段和弹性支承的建模

通过列写各单元的运动方程，可以得出各个单

元的质量矩阵、惯性矩阵和刚度矩阵。其中，刚性圆

盘的质量矩阵M d和惯性矩阵 J可以表示为：

M d = é
ë
êêêê ù

û
úúúúm 0

0 Jd
（7）

J= é
ë
êêêê ù

û
úúúú0 0

0 Jp
（8）

式中 m为圆盘质量；Jd，Jp分别为圆盘的直径转动

惯量和极转动惯量。

弹性轴段的质量矩阵M z、惯性矩阵 J z和刚度矩

阵K z分别表示为：

M z=
μAl

840 ( 1+ ϕ )2

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

úm 1 m 2 m 3 m 4

m 5 -m 4 m 6

m 1 -m 2

sym. m 5

+

μIz
30l ( 1+ ϕ )2

é

ë

ê

ê

ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

úm 7 m 8 -m 7 m 8

m 9 -m 8 m 10

m 7 -m 8

sym. m 9

（9）

J z=
μIz

15l ( 1+ ϕ )2
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K z=
EIz

l 3 ( 1+ ϕ )
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（11）
式中 μ为轴段密度，l为轴段长度，A为轴段截面面

积，E为杨氏模量，Iz 为轴段惯性矩。m 1 = 312+
588ϕ+ 280ϕ2， m 2 =( 44+ 77ϕ+ 35ϕ2 ) l， m 3 =
108+ 252ϕ+ 140ϕ2， m 4 =-( 26+ 63ϕ+ 35ϕ2 ) l，
m 5 =( 8+ 14ϕ+ 7ϕ2 ) l 2，m 6 =-(6+ 14ϕ+ 7ϕ2 ) l 2，
m 7 = 36，m 8 =( 3- 15ϕ ) l，m 9 =( 4+ 5ϕ+ 10ϕ2 ) l 2，

m 10 =(-1+ 5ϕ+ 5ϕ2 ) l 2，ϕ=
12EIz
κAl 2

，κ为剪切修正

系数。

1. 3 弹性支承及中介轴承的建模

弹性支承的刚度矩阵可以表示为：

K b = é
ë
êêêê ù

û
úúúúkbx 0

0 kby
（12）

式中 kbx，kby别为轴承座 x，y两个方向的刚度，并且

一般情况下 kbx=kby。
中介轴承位于高低压转子之间，轴承内圈与低

压转子相连，轴承外圈与高压转子相连，则中介轴承

恢复力在 x，y方向的投影可以表示为：

F bx= C b∑
i= 1

N b

δ
10
9
ei H (δ ei) cos θi （13）

F by= C b∑
i= 1

N b

δ
10
9
ei H (δ ei) sin θi （14）

式中 C b为接触刚度系数，H ( ∙)为 Heaviside函数。

δ ei，θ ei为第 i个滚动体与滚道接触时的变形及第 i个

滚动体的位置，分别表示为：

δ ei=Δx ⋅ cos θi+Δy ⋅ sin θi- δ （15）

θi= Ω c t+
2π
N b
( i- 1 )，i= 1，⋯，N b （16）

式中 Δx，Δy分别表示内圈中心以及外圈中心在

x，y方向上的相对位移；δ为中介轴承的间隙。Nb为

滚动体个数；Ω c为保持架转速。
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1. 4 整机系统动力学方程的组装

将机匣考虑为不会旋转的梁进行建模，则它具

有和弹性轴段相同的质量矩阵和刚度矩阵，但不具

有惯性矩阵。通过综合各个单元的运动方程，以节

点位移相容的原则，对刚度矩阵、惯性矩阵和质量矩

阵进行拼合，最终可以得到系统的运动方程。

独立的低压转子、高压转子、机匣的无阻尼自由

振动方程依次如下：

ì
í
î

ïï
ïï

M 1Ü 1 + ωJ1U̇ 2 + K 1U 1 = 0

M 1Ü 2 - ωJ1U̇ 1 + K 1U 2 = 0
（17）

ì
í
î

ïï
ïï

M 2Ü 3 + λωJ2U̇ 4 + K 2U 3 = 0

M 2Ü 4 - λωJ2U̇ 3 + K 2U 4 = 0
（18）

ì
í
î

M 3 q̈1 + K 3q1 = 0

M 3 q̈2 + K 3q2 = 0
（19）

式中 M，J，K分别代表拼合的质量矩阵、惯性矩阵、

刚度矩阵；下标 1，2，3依次代表的是低压转子、高压

转子、机匣；λ代表高低压转子转速比，本文中取高低

压转速比为 1.2；ω代表低压转子自转角速度。

不 妨 令 M d = é
ë
êêêê

ù
û
úúúúM 1 0

0 M 2
，G d = é

ë
êêêê ù

û
úúúúωJ1 0

0 λωJ2
，

K d = é
ë
êêêê ù

û
úúúúK 1 0

0 K 2
，U d1 = é

ë
êêêê ù

û
úúúúU 1

U 3
，U d2 = é

ë
êêêê ù

û
úúúúU 2

U 4
，则 可 以 得

到双转子系统的动力学方程：

ì
í
î

ïï
ïï

M dÜ d1 + G dU̇ d2 + K dU d1 = Q bx

M dÜ d2 - G dU̇ d1 + K dU d2 = Q by

（20）

式中 Q bx，Q by包含了中介轴承引起的非线性恢复力

F bx，F by 以及施加于转盘上的不平衡激励力 F i
dx=

miω 2i δri cos (ωi t )，F i
dy=miω 2i δrisin (ωi t )。F i

dx，F i
dy 依

次表示施加于第 i个转盘上不平衡激励在 x，y方向上

的投影；mi，ωi，δri依次表示第 i个转盘的质量、转盘对

应转子的转速以及转盘的偏心距。本文施加于转盘

上的偏心距如下表 1所示。表中转盘编号与图 2相
对应，L1和 L2为低压压气机盘，L3为低压涡轮盘，

H1为高压压气机盘，H2为高压涡轮盘。而偏心距为

圆盘质心相对于圆盘几何中心的偏移量。

再以类似方式将式（18）与（19）组合，此时转子

与机匣刚度矩阵非对角线上应含有耦合刚度。则可

以得到整机系统的无阻尼动力学方程：

ì
í
î

ïï
ïï

M aÜ a1 + G aU̇ a2 + K aU a1 = Q 1

M aÜ a2 - G aU̇ a1 + K aU a2 = Q 2

（21）

式中 M a，G a，K a分别为整机系统的质量矩阵、陀螺矩

阵以及刚度矩阵，U a为整机系统广义位移，Q为整机系

统广义力，其中下标 1表示x方向，下标 2表示 y方向。

再考虑整机受比例阻尼 C a = αM a + βK a作用，

其中 α，β为比例阻尼系数，可以通过下式确定：

α=
2( ξ2
ω 2
- ξ1
ω 1
)

1
ω 22
- 1
ω 21

，β= 2( ξ2ω 2 - ξ1ω 1 )
ω 22 - ω 21

（22）

式中 ξ1，ξ2为模态阻尼比；ω 1，ω 2为整机系统的第 1
阶和第 2阶临界转速。

那么不妨令 C= é
ë
êêêê ù

û
úúúúC a G a

-G a C a
，M= é

ë
êêêê

ù
û
úúúúM a 0

0 M a
，

K= é
ë
êêêê ù

û
úúúúK a 0

0 K a
，U a = é

ë
êêêê ù

û
úúúúU a1

U a2
，Q= é

ë
êêêê

ù
û
úúúú

Q 1

Q 2
，则可以得到整

机系统的动力学方程为：

MÜ a + CU̇ a + KU a = Q （23）
为了了解整机系统的固有特性，不妨先参照文

献［35］近似计算中介轴承径向刚度如下式所示：

K rr = 0.237× 105F 0.1
r n0.9L 0.2b cos1.9 βb （24）

式中 d为滚珠直径，Lb为滚子有效长度，n为滚子

数目，βb为接触角，Fr为径向外力，本文中为轴承所

承受的轴段和盘的重力。

利用式（24）进而将中介轴承等效线性化。然后

求解式（23）的广义特征值问题，可以得到整机系统

线性化条件下的临界转速与振型，其中前两阶临界

转速依次为 772，1649.7 rad/s，对应的前两阶振型如

图 3所示。可以看出第 1阶振型为高压涡轮盘的振

动，低压转子由于中介轴承的作用也会有一些振动。

图 3 整机系统前 2阶振型

Fig. 3 The first 2 mode shapes of overall aeroengine system

表 1 转子偏心距

Tab. 1 Eccentricity of rotor

序号

1
2
3
4
5

转盘

低压转子 L1
低压转子 L2
低压转子 L3
高压转子H1
高压转子H2

偏心距/μm
10
10
10
2
2

560



第 3 期 林荣洲，等：某航空发动机整机系统非线性振动特性分析

第 2阶振型为低压压气机盘的振动。

同时为了验证模型的准确性，通过商业有限元

软件建立了高精度的有限元模型，同样计算其临界

转速与振型，其前 2阶临界转速对比如表 2所示，可

以看出简化后临界转速误差不超过 10%；而商业有

限元软件振型如图 4所示，简化前后振型不变，验证

了模型的准确性。

2 中介轴承间隙对高低压转子非线性

振动特性的影响

采用 Newmark⁃β与 Newton⁃Raphson结合的方

法［36⁃37］进行数值求解，可以得到整机系统各个节点的

位移响应。由于航空发动机为双转子结构，因而存在

双频不平衡激励，其振动响应中存在至少两种频率成

分。为了更清晰地反映振动的强度，本文采用振动信

号能量的有效值［38］来表示常规幅频曲线中的振幅：

A=
∫
0

T

{ [ x ( t )- x̄ ]2 +[ y ( t )- ȳ ]2 } dt

T
=

∑
i= 1

N

{ [ x ( i )- x̄ ]2 +[ y ( i )- ȳ ]2 }

N
（25）

式中 x（t），y（t）为系统节点对应方向的位移响应；

T为高、低压转子不平衡激励周期的公倍数，不妨称

其为公共周期；x̄，ȳ为公共周期 T内的位移相应响

应平均值；N为公共周期 T离散的总点数，可以画出

以有效值A为幅值的幅频响应图。

中介轴承间隙是中介轴承的关键参数，它的大小

会很明显地影响整机系统的动力学特性。图 5给出了

中介轴承不同间隙下低压转子压气机 1盘的幅频响应

曲线，其中 ω为低压转子的转速，图中实线是升速曲

线，虚线是降速曲线。由于中介轴承非线性，因此该

条件下的第 1阶临界转速与线性化条件下计算的临界

转速并不完全相等。由图可知，在高低压转速比 λ为
1.2，整机系统在第 1阶临界转速下（760 rad/s）时，低

压压气机 1盘并未出现共振峰，由图 3（a）可知，整机系

统第 1阶临界转速对应的振型是高压转子涡轮盘的振

动，且由于低压压气机 1盘是一个悬臂结构，它的幅频

响应没有明显的共振峰出现，只有幅值随着不平衡响

应的增大而增大。并且增大中介轴承间隙对低压压

气机 1盘的振动特性没有显著影响。

低压转子压气机 2盘和低压转子涡轮的幅频响

应分别如图 6和 7所示。可以看出，在第 1阶临界转

速下有两个共振峰，第 1个共振峰对应的低压转子

转速 633.3 rad/s，该共振峰是由高压转子不平衡激

励引起的，第 2个共振峰对应的转速是 760 rad/s，是
低压转子不平衡激励引起的。由于高压转子转速大

于低压转子的转速，因此高压转子先通过第 1阶临

界转速，低压转子后通过。

高压转子压气机与涡轮的幅频响应分别如图 8
和 9所示。高压转子的情况与低压转子的情况相类

似，但高压转子涡轮的振幅大于低压转子涡轮的振

幅，高压压气机的振幅也大于低压压气机的振幅，这

是因为此时的振型是高压转子涡轮的振动，而通过

中介轴承的传递，低压转子涡轮也有较大的振动，高

压压气机与低压压气机则振动较小。

表 2 整机系统临界转速对比

Tab. 2 Comparison of critical speed of overall aeroengine
system

阶数

1
2

简化模型/
(rad·s-1)
772
1649

高精度有限元模

型/(rad·s-1)
757
1547

偏差/%

2.00
6.60

图 4 高精度有限元模型计算的整机系统前 2阶振型

Fig. 4 The first 2 mode shapes of overall aeroengine system
using high accuracy finite element model

图 5 低压压气机 1盘幅频响应曲线（实线为升速曲线，虚线

为降速曲线）

Fig. 5 Amplitude-frequency response of low pressure com⁃
pressor disk L1（full lines are run up，dotted lines are
slow down）
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同时注意到，对于除了低压压气机 1盘以外的

部位，如图 6~9所示，当中介轴承间隙 δ=12 μm时，

第 2个共振峰均出现了振动突跳现象，但第 1个共振

峰则并未出现这一现象。同时在系统升速过程中跳

跃点与降速过程中跳跃点之间形成了双稳态区间，

当增大间隙时，两个共振峰对应的临界转速都有略

微的减小，两个共振峰对应的幅值也略有减小，其中

第 2个共振峰的减小幅度大于第 1个共振峰。对于

双稳态区间而言，增大中介轴承间隙，第 1个共振峰

还是没有出现双稳态现象，而第 2个共振峰的双稳

态区间开始增大。

当继续增大中介轴承间隙，达到 δ=14 μm时，

幅频响应图中第 2个共振峰“消失”。为了继续探究

这一现象，分别给出间隙 δ=10，14 μm的情况下高

压转子涡轮与低压转子涡轮处的时间历程图、频谱

图以及轴心轨迹图，如图 10和 11所示。可以看出，

在 δ=10 μm时，高、低压转子涡轮的频谱中既有高

压转子不平衡激励频率 Ω 2 = λω，也有低压转子不

图 6 低压压气机 2盘幅频响应曲线（实线为升速曲线，虚线

为降速曲线）

Fig. 6 Amplitude-frequency response of low pressure com⁃
pressor disk L2（full lines are run up，dotted lines are
slow down）

图 10 低压涡轮在 ω=760 rad/s，δ=10 μm下的时间历程

图、轴心轨迹图与频谱图

Fig. 10 Time history，orbit of shaft and frequency spectrum
of low pressure turbine at ω=760 rad/s，δ=10 μm

图 7 低压涡轮幅频响应曲线（实线为升速曲线，虚线为降速

曲线）

Fig. 7 Amplitude-frequency response of low pressure turbine
disk L3（full lines are run up，dotted lines are slow
down）

图 8 高压压气机幅频响应曲线（实线为升速曲线，虚线为

降速曲线）

Fig. 8 Amplitude-frequency response of high pressure com⁃
pressor disk H1（full lines are run up，dotted lines are
slow down）

图 9 高压涡轮幅频响应曲线（实线为升速曲线，虚线为降速

曲线）

Fig. 9 Amplitude-frequency response of high pressure tur⁃
bine disk H2（full lines are run up，dotted lines are
slow down）
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平衡激励频率 Ω 1 = ω，并且低压转子不平衡激励频

率的幅值较大，表明该共振峰主要是由低压转子不

平衡激励激起的。从轴心轨迹图可以看出此时的轴

心轨迹为高低压转子的耦合，是一些圆的交错叠加。

如图 12和 13所示，在 δ=14 μm时，低压转子

涡轮处的频谱中的低压转子不平衡激励频率 Ω1为

主要频率成分，高压转子不平衡激励频率 Ω2只有

很少的贡献。而高压转子涡轮处的频谱则情况相

反，此时高压转子不平衡激励频率 Ω2为主要频率

成分，而 Ω1的贡献很小，说明此时高低压转子各自

运动，几乎没有耦合作用。由图 3（a）可知，系统第

1阶振型为高压转子的振动，因而低压转子的不平

衡激励并不能有效传递到高压转子，因此低压转子

激起的共振峰“消失”。从轴心轨迹可以看出此时

低压转子与高压转子的轴心轨迹都为比较规则的

单圆环的叠加。

因此，当中介轴承间隙增大到一定程度（δ=14
μm）时，会发生滚动体与滚道不接触的现象，导致高

低压转子的耦合程度降低甚至于“脱离”，在达到相

应的临界转速时，低压转子的不平衡激励并不能有

效地传导到高压转子使之发生共振。

此外，如图 9所示，当中介轴承间隙 δ=10 μm
时 ，高 压 涡 轮 的 幅 频 响 应 在 低 压 转 子 转 速 为

950 rad/s处出现了一个共振峰。为了分析这一现

象，分别给出了 δ=1，5和 10 μm时，低压转子转速

ω=950 rad/s，高低压转速比 λ=1.2情况下，高低压

转子涡轮处的时间历程图、频谱图以及轴心轨迹

图，如图 14~16所示，其中（a）~（c）依次为低压转

子涡轮的时间历程、频谱图和轴心轨迹图，（d）~
（f）依次为高压转子涡轮的时间历程、频谱图和轴

心轨迹图。

由图 14可知，当 δ=1 μm时，高低压转子涡轮

处均分别以高低压转子的不平衡激励频率 Ω1，Ω2占

主导，组合频率 2Ω1-Ω2的作用很微弱，此时的轴心

轨迹为相叠加的圆环。由图 15可见，当增大间隙时

图 13 高压涡轮在 ω=760 rad/s，δ=14 μm下的时间历程

图、轴心轨迹图与频谱图

Fig. 13 Time history，orbit of shaft and frequency spectrum
of low pressure turbine at ω=760 rad/s，δ=14 μm

图 11 高压涡轮在 ω=760 rad/s，δ=10 μm下的时间历程

图、轴心轨迹图与频谱图

Fig. 11 Time history，orbit of shaft and frequency spectrum
of high pressure turbine at ω=760 rad/s，δ=10 μm

图 12 低压涡轮在 ω=760 rad/s，δ=14 μm下的时间历程

图、轴心轨迹图与频谱图

Fig. 12 Time history，orbit of shaft and frequency spectrum
of low pressure turbine at ω=760 rad/s，δ=14 μm
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（δ=5 μm），除了高低压转子的不平衡激励 Ω1，Ω2
外，组合频率 2Ω1-Ω2的作用开始变得明显，而高压

转子的不平衡激励 Ω2引起的幅值开始减小。由图

16可见，在 δ=10 μm时，除了 2Ω1-Ω2以外，还出现

了 Ω2-Ω1，2Ω2-2Ω1，2Ω2-Ω1等组合频率成分，其

中，高低压涡轮的情况有所不同：低压涡轮此时仍然

以低压不平衡激励 Ω1为主导，而高压涡轮则是以组

合频率 2Ω1-Ω2为主导，通过计算可知，此时组合频

率 2Ω1-Ω2的 值为 760 rad/s，与整机系统第一阶临

界转速 760 rad/s重合，因此 950 rad/s位置处的共振

峰为组合频率 2Ω1-Ω2引起的组合共振。此外，低压

涡轮中组合频率 Ω1+Ω2的作用较明显，而高压涡轮

中组合频率 Ω1+Ω2的成分十分微弱。另外，高低压

涡轮的轴心轨迹随着中介轴承间隙的增加都变得较

为混乱。

3 中介轴承间隙对机匣非线性振动

特性的影响

中介轴承的间隙对于双转子的非线性振动特性

有较为明显的影响，但在实际的航空发动机中，难以

直接监测到转子的信号，往往只能在机匣上布置测

图 14 低压涡轮（a）~（c）与高压涡轮（d）~（f）在 ω=950 rad/
s，δ=1 μm下的时间历程图、轴心轨迹图与频谱图

Fig 14 Time history，orbit of shaft and frequency spectrum
of low pressure turbine（a）~（c） and high pressure
turbine（d）~（f）at ω=950 rad/s，δ=1 μm

图 16 低压涡轮（a）~（c）与高压涡轮（d）~（f）在 ω=950 rad/
s，δ=10 μm下的时间历程图、轴心轨迹图与频谱图

Fig. 16 Time history，orbit of shaft and frequency spectrum
of low pressure turbine（a）~（c） and high pressure
turbine（d）~（f）at ω=950 rad/s，δ=10 μm

图 15 低压涡轮（a）~（c）与高压涡轮（d）~（f）在 ω=950 rad/
s，δ=5 μm下的时间历程图、轴心轨迹图与频谱图

Fig. 15 Time history，orbit of shaft and frequency spectrum
of low pressure turbine（a）~（c） and high pressure
turbine（d）~（f）at ω=950 rad/s，δ=5 μm
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点，那么机匣上的信号是否能够切实地反映内部双

转子的现象以及机匣测点的位置是否对监测效果有

影响都是值得考虑的问题。

机匣前测点Ⅰ的幅频响应如图 17所示，对比机

匣前测点和高低压转子的幅频响应曲线（如图 5~
9），可以看出机匣的振动的幅值相较于转子而言小

2个数量级，因此机匣上的信号其实是十分微弱的，

但是机匣前测点的振动响应随着中介轴承间隙的变

化规律与高低压转子的规律相类似：当中介轴承间

隙增大时，临界转速略微减小，双稳态区间增大，共

振峰幅值略微减小，其中第 2个共振峰减小的幅度

比第 1个共振峰大；当中介轴承间隙 δ=14 μm时，

第二个共振峰消失。但是在高低压转子出现组合频

率的转速下，前测点组合共振峰峰值很小。做出机

匣前测点在 ω=950 rad/s，δ=10 μm时的时间历程

曲线以及频谱图如图 18所示，可以发现此时机匣前

测点虽然有组合频率成分 2Ω1-Ω2，但该频率成分并

未占据主导地位，此时前测点的振动主要是受到低

压转子不平衡激励 Ω1的影响，在对应的转速下，并

不能反映内部双转子的所有组合频率。

机匣中测点和后测点的幅频响应分别如图 19，
20所示，可以发现中后测点的幅频响应规律较为相

似，能够体现出高低压转子振动响应的相应规律，且

振动的幅值是比前测点大的。并且在低压转子转速

950 rad/s的条件下，也出现了较明显的组合共振

峰。绘出机匣中测点与后测点在 ω=950 rad/s，δ=
10 μm时的时间历程曲线及频谱图，分别如图 21和
22所示。可以发现中测点的频谱图与高压涡轮的

频谱（图 16（f））相比，都是由组合频率 2Ω1-Ω2占主

导作用，但机匣中测点的频谱中缺少了 Ω2- Ω1，
3Ω2-3Ω1这两种频率成分，却多出了 Ω1+Ω2这一频

率成分，这个频率成分在低压涡轮上（图 16（c））能

够观测到，但不明显。对比图 21和 22，可以发现机

匣后测点相较于机匣中测点也有所不同：首先是机

匣中测点的频率成分中，低压转子不平衡激励频率

Ω1的成分的幅值比高压转子不平衡激励频率 Ω2成
分的幅值更大，在后测点则情况相反，高压转子不平

衡激励频率 Ω2成分的幅值更大，其次机匣后测点的

频谱图中相对于中测点缺少了 2Ω2-2Ω1这一频率成

分。机匣不同部位对不同频率成分的敏感度不同，

高低压转子上的振动传递到机匣后一些频率成分衰

减得多，一些频率成分衰减得少，因此转子上一些比

图 19 机匣中测点Ⅱ幅频响应图（实线为升速曲线，虚线为

降速曲线）

Fig. 19 Amplitude-frequency response of middle casing point
Ⅱ（full lines are run up，dotted line are slow down）

图 20 机匣后测点Ⅲ幅频响应图（实线为升速曲线，虚线为

降速曲线）

Fig. 20 Amplitude-frequency response of rear casing point
Ⅲ（full lines are run up，dotted line are slow down）

图 17 机匣前测点Ⅰ的幅频响应图（实线为升速曲线，虚线

为降速曲线）

Fig. 17 Amplitude-frequency response of front casing point
Ⅰ（full lines are run up，dotted line are slow down）

图 18 机匣前测点Ⅰ在 ω=950 rad/s，δ=10 μm下的时间

历程图与频谱图

Fig. 18 Time history and frequency spectrum of front casing
pointⅠat ω=950 rad/s，δ=10 μm
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较明显的频率成分在机匣上表现的不明显，而一些

在转子上不容易观察到的频率成分反而在机匣上更

明显。

综合对比机匣前中后测点的情况，可以发现机

匣测点位置不同所能监测到的现象是不同的，前测

点虽然能够观察到振动突跳及双稳态等现象，但在

双转子内部发生组合共振时，机匣前测点的组合共

振峰幅值不明显，频率成分少。机匣中后测点在内

部双转子发生振动突跳、双稳态及组合共振现象时

均有类似现象产生。但中后测点情况也不同，机匣

中测点的振动幅值大于机匣后测点，且机匣中测点

在组合共振时能监测到的相关组合频率成分也比机

匣后测点的更为丰富。根据以上对比，该机型的机

匣测点安排应为机匣中测点最优，机匣后测点其次，

最后是机匣前测点。

4 结 论

本文以某型号航空发动机整机振动试验台为研

究对象，考虑了中介轴承 Hertz接触非线性，建立了

简化的整机系统非线性动力学模型，采用 New⁃
mark⁃β与 Newton⁃Raphson结合的方法求解整机系

统的非线性振动响应，着重分析了中介轴承间隙对

整机系统非线性振动特性的影响规律，主要结论

如下：

1）中介轴承的间隙对整机系统的非线性振动

特性影响显著，增大间隙能够产生丰富的非线性现

象。当中介轴承间隙由 1 μm增大到 10 μm时，整机

系统振动响应中出现丰富的组合频率（mΩ 1 ± nΩ 2）
成分，其中组合频率 2Ω1-Ω2逐渐占据主导地位，进

而引发组合共振（低压转子转速 950 rad/s）。当中介

轴承间隙增加到 12 μm，低压转子不平衡激励激起的

共振峰会产生振动突跳与双稳态现象，高压转子不

平衡激励激起的共振峰则没有这些现象。在此基础

上继续增大间隙时，共振峰幅值会略微减小，共振峰

对应的转速也会略微减小，而双稳态区间会增大。

2）中介轴承的间隙对高低压转子振动的耦合

程度有一定影响。增大中介轴承间隙，高低压转子

的耦合程度会降低，当中介轴承间隙到达 14 μm时，

高低压转子的耦合程度会极大下降，导致低压转子

不平衡激励在第 1 阶临界转速下激起的共振峰

“消失”。

3）机匣上的振动信号可以反映出机匣内部高

低压转子的振动情况，但机匣上不同位置测点的情

况不同。当双转子出现振动突跳、双稳态以及组合

共振现象时，机匣中后测点均能够监测到相应的现

象，其中机匣中测点能够监测到的组合频率更为丰

富，且机匣中测点监测到的振动幅值也更大，因此当

为本机型选择布置机匣测点布置时，机匣中测点最

优，机匣后测点次之，最后为机匣前测点。

进一步的研究工作将集中在中介轴承间隙对航

空发动机整机系统分岔特性的影响问题。并且考虑

更为详细的发动机转子结构，研究振动信号从高低

压转子到机匣各测点的振动传递路径问题。
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Nonlinear vibration analysis of the overall aeroengine system

LIN Rong-zhou1，HOU Lei1，2，SUN Chuan-zong3，YANG Yang2，
HOU Sheng-liang1，CHEN Yu-shu1

（1.School of Astronautics，Harbin Institute of Technology，Harbin 150001，China；2.Applied Mechanics and Structure Safety
Key Laboratory of Sichuan Province，School of Mechanics and Aerospace Engineering，Southwest Jiaotong University，Chengdu

611756，China；3.School of Mechanical Engineering，Shenyang University of Technology，Shenyang 110870，China）

Abstract: A simplified dynamics model of the whole aeroengine is established，based on a realistic aeroengine vibration testing rig.
Hertzian contact theory is applied to model inter-shaft bearing. Used the Newmark-β/Newton-Raphoson method to solve the equa⁃
tion，the nonlinear response of dual rotor and casing of aeroengine are analyzed respectively. The effect of bearing clearance on non⁃
linear characteristic of the whole aeroengine is studied particularly. The result shows that phenomena like vibration jump，bistable
state and the reduction of coupling degree between low- and high-pressure rotor are appeared with bearing clearance increasing. The
casing can reflect the vibration characteristics of the rotor，but the situations of the measuring points at different positions of the cas⁃
ing are different. In general，the nonlinear vibration characteristics can be observed at the middle and rear measuring points when
the corresponding phenomena of the rotor occurred. The research results are helpful to understand the influence of the nonlinearity
of the inter-shaft bearing on the nonlinear vibration characteristics of the aeroengine system，especially the casing，and can provide
certain guidance for the selection of the position of the measuring point on the casing of the aeroengine.
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