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摘　 要：针对某型动力涡轮转子特殊的悬臂分支结构，建立了带分支转盘系统的转子动力学模型，该
模型包含了分支系统主要的结构设计参数，推导了其运动微分方程，通过数值方法求解了转子系统的

振型、临界转速和不平衡响应，对比了有无考虑分支结构时的计算结果，重点研究了调节分支结构参

数，如分支轴长度、法兰盘偏置量、分支安装方位等对系统动力特性的影响。 研究表明：分支结构对转

子系统的振型、临界转速等存在重要影响，计算时不应简化忽略；调节分支结构参数不会改变转子系

统的振型属性，其对临界转速的调节效果与相应振型密切相关；增大分支轴长度、减小法兰盘偏置量

以及反向安装分支，会减小转子系统的抗弯刚度，降低临界转速，同时带来涡轮盘处不平衡响应急剧

增大的问题。 因此，针对分支结构参数进行合理设计，可以对转子系统的动力学特性进行优化和

调整。
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　 　 转子系统是航空发动机的核心结构，研究航空

发动机转子系统的动力学特性，前提是建立合理简

化的动力学模型。 陈予恕等［１］ 对航空发动机整机

动力学进行综述与展望，指出针对航空发动机结构

和工作特点建立合适的简化模型，通过简化模型定

性研究一些重要参数对系统运动行为的规律性影

响，对航空发动机系统的设计优化和动态行为的控

制有重要的意义。 Ｃｈｉａｎｇ 等［２］ 研究了汽轮机转子

系统的动力学特性，针对单转子系统将其简化为单

跨三盘模型，针对双转子系统将高低压转子分别简

化为双盘模型。 陈果［３⁃４］ 针对实际航空发动机转子

系统建立了一种通用的整机耦合动力学模型，系统

中高、低压压气机和高、低压涡轮分别简化成高、低
压压气机盘和高、低压涡轮盘的双盘结构。 路振勇

等［５］在对某型航空发动机的高压转子系统进行建

模时，将压气机和涡轮等效为一系列圆盘，针对转子

系统中存在的多级悬臂压气机盘结构，采用的处理

方法是忽视悬臂结构并将其集中到一处盘上。 以上

建模处理都是将转子的压气机和涡轮部分等效为圆

盘，以集中质量的形式集中在其质心位置并考虑转

动惯量。 当压气机、涡轮直接安装在转轴上时，这种

处理方式是可以满足计算需求的。
然而，部分发动机转子系统存在异型结构。 国

内某型动力涡轮转子主要由传动轴和自由涡轮组

成，其中自由涡轮通过法兰盘与传动轴的安装边连

接，构成一种特殊的悬臂式分支结构转子。 这种设

计使得整个转子在结构上更为紧凑，可以提升系统

的功重比。 涡轮盘作用于分支转轴上时，相对于直

接作用在传动轴上，系统中交叉刚度与陀螺力矩的

影响情况会变得更为复杂。 若将分支系统按照等效

质量、等效转动惯量的方法简化为圆盘并将其集中

到转轴上，会使得转盘质量、转动惯量、转轴抗弯刚

度等沿轴向的分布与实际结构产生偏差。 这种处理

方法是欠妥的， 可能无法满足系统动力特性计算的

精度需求。
在转子设计阶段，如何优化转子结构参数，达到
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优化转子模态和降低转子振动的目的，是学者们一

直关注的问题。 黄晶晶等［６⁃７］ 以减小整体振动为目

标，对双盘转子的转盘位置进行了优化。 廖明夫

等［８］提出了高压转子的结构动力学设计方法，为系

统支承刚度的优化设计提供参考。 然而在一些情况

下，转子的结构参数如直径、跨度、转盘位置等由于

受到总体方案的限制使得其可调节的范围很小。 针

对某型动力涡轮转子中存在的分支结构，研究能否

通过调节分支结构参数来改变系统的动力特性以及

设计相应的调节准则，对于拓宽该类转子系统的结

构优化设计思路具有重要的意义，但目前尚未见相

关文献发表。 基于此，本文对某型航空发动机动力

涡轮转子的悬臂分支结构进行数学建模，推导了带

分支结构转子系统的运动方程，通过计算分析，确定

了分支结构的相关设计参数及其对系统动力特性的

影响。 研究结果可为带分支结构转子系统提供结构

参数设计方面的参考。

１　 理论分析与建模

带悬臂分支结构的转子系统由主转子和分支转

子构成。 主转子两端支承在轴承上，轴承处带有弹

性支承和阻尼器，法兰盘安装于主转轴上，距前支承

距离为 ｌｆ，设 ｌｆ 为法兰盘偏置量。 分支转子和主转

子一样由盘轴构成，其中，分支轴考虑为一薄壁锥型

轴，长度为 ｌｂ，壁厚为 ｔｂ ，其一端连接涡轮盘而另一

端连接法兰盘。 涡轮盘与分支轴、法兰盘与主转轴

及分支轴之间的连接均为刚性连接。 按照分支的安

装方位可以将其划分为正向安装和反向安装 ２ 种情

况，如图 １ 所示。
当分支正向安装时，对于图 １ａ）所示的模型，设

转子运动任一瞬时，涡轮盘的形心坐标为 （ｘｄ，θｄｙ，
ｙｄ， － θｄｘ），法兰盘的形心坐标为 ｘｆ( ，θｆｙ，ｙｆ， － θｆｘ ) ，
两端轴承的中心坐标分别为（ｘｂ１，ｙｂ１） 和（ｘｂ２，ｙｂ２）。
引入复变量：ｒｄ ＝ ｘｄ ＋ ｉｙｄ，θｄ ＝ θｄｙ － ｉθｄｘ ，类似参量同

理。 设主转轴和分支轴各向同性，考虑盘处陀螺力

矩的影响，推导出分支正向安装时系统的运动微分

方程如下：
ｍｄ ｒ̈ｄ ＋ ｃｄ ｒ̇ｄ ＋ ｋｂ１１（ ｒｄ － ｒｆ － ｒｓ） ＋ ｋｂ１２（θｄ － θｆ） ＝

　 ｍｄεΩ２ｅｉ（Ωｔ＋φ０） （１）

Ｊｄｄ θ̈ｄ ＋ （ｃｄ － ｉＪｄｐΩ） θ̇ｄ ＋ ｋｂ２１（ ｒｄ － ｒ ｆ － ｒｓ） ＋
　 ｋｂ２２（θｄ － θｆ） ＝ ０ （２）

图 １　 转子系统理论模型

ｍｆ ｒ̈ｆ ＋ ｋｍ１１（ ｒｆ － ｒｂ１ － ｒ０） ＋ ｋｍ１２（θｆ － θ０） －
　 ｋｂ１１（ ｒｄ － ｒｆ － ｒｓ） － ｋｂ１２（θｄ － θｆ） ＝ ０ （３）

Ｊｆｄ θ̈ｆ － ｉＪｆｐΩθ̇ｆ ＋ ｋｍ２１（ ｒｆ － ｒｂ１ － ｒ０） ＋
　 ｋｍ２２（θｆ － θ０） － （ ｌｂｋｂ１１ ＋ ｋｂ２１）（ ｒｄ － ｒｆ － ｒｓ） －
　 （ ｌｂｋｂ１２ ＋ ｋｂ２２）（θｄ － θｆ） ＝ ０ （４）
ｍｂ１ ｒ̈ｂ１ ＋ ｃｂ１ ｒ̇ｂ１ ＋ ｋｓ１ｒｂ１ －
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式中， Ω 为转子自转角速度；ｍｄ，ｍｆ 为涡轮盘质量和

法兰盘质量；ｍｂ１，ｍｂ２ 为支承 １ 轴承质量和支承 ２ 轴

承质量；Ｊｄｐ，Ｊｄｄ 为涡轮盘的极转动惯量和直径转动

惯量；Ｊｆｐ，Ｊｆｄ 为法兰盘的极转动惯量和直径转动惯

量；ｋｍｉｊ，ｋｂｉｊ 为主转轴刚度系数和分支转轴刚度系

数，可由材料力学和转子动力学相关知识推导得到；
ｋｓ１，ｋｓ２ 为弹性支承 １ 刚度和弹性支承 ２ 刚度；ｃｂ１，ｃｂ２
为弹性支承 １ 阻尼和弹性支承 ２ 阻尼；ε，φ０ 分别为

涡轮盘处的偏心量和相位。
运动方程中，ｒ０ 和 θ０ 表示不计主转轴弯曲变形

·９２７·



西　 北　 工　 业　 大　 学　 学　 报 第 ３６ 卷

时，法兰盘形心处由于两端支承变形不同所引起的

位移和摆角；ｒｓ 表示涡轮盘形心处由于主转轴弯曲

变形（即法兰盘处摆角）所引起的位移。 各参数之

间有如下关系：

θ０ ＝ ａｒｃｔａｎ
ｒｂ２ － ｒｂ１

ｌ
≈

ｒｂ２ － ｒｂ１
ｌ

（７）

ｒ０ ＝
ｌｆ
ｌ
（ ｒｂ２ － ｒｂ１） （８）

ｒｓ ＝ ｌｂ ｔａｎθｆ ≈ ｌｂθｆ （９）
　 　 转子系统以角速度 ω 作同步正进动时，设转子

运动方程的解为：ｒｄ ＝ ｒｄ０ｅｉωｔ，θｄ ＝ θｄ０ｅｉωｔ，ｒｆ ＝ ｒｆ０ｅｉωｔ，θｆ

＝ θｆ０ｅｉωｔ，ｒｂ１ ＝ ｒｂ１０ｅｉωｔ，ｒｂ２ ＝ ｒｂ２０ｅｉωｔ，带入（１） 式 ～ （６）
式中，可得：

Δ·

ｒｄ０
θｄ０

ｒｆ０
θｆ０

ｒｂ１０
ｒｂ２０
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＝
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０
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（１０）

Δ 中各参数此处不详述。
在计算转子临界转速与振型时，暂不考虑系统

阻尼，即 ｃｄ ＝ ｃｂ１ ＝ ｃｂ２ ＝ ０，Ω ＝ω ＝ ωｎ，求解方程 ｜ Δ ｜ ＝
０，即可求得转子临界转速 ωｎ；以法兰盘处的位移为

参考，令 ｒｆ０ ＝ １，将 ωｎ 带入方程（１１） 中，即可求得转

子对应阶的振型。 在计算转子不平衡响应时，给定

阻尼值，令Ω ＝ ω，带入运动方程中，即可求得不同转

速下的稳态不平衡响应。
Δ１· ｒｄ０ θｄ０ θｆ０ ｒｂ１０ ｒｂ２０{ } Ｔ ＝ Δ２ （１１）

Δ１ ＝

Δ１１ Δ１２ Δ１４ Δ１５ Δ１６

Δ２１ Δ２２ Δ２４ Δ２５ Δ２６

Δ３１ Δ３２ Δ３４ Δ３５ Δ３６

Δ４１ Δ４２ Δ４４ Δ４５ Δ４６

Δ５１ Δ５２ Δ５４ Δ５５ Δ５６

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú

（１２）

Δ２ ＝ ｒｆ０· Δ１３ Δ２３ Δ３３ Δ４３ Δ５３{ } Ｔ （１３）
　 　 当分支反向安装时，对于图 １ｂ）中所示的转子

模型，涡轮盘与法兰盘之间的位移关系发生了改变。
（１） ～ （６）式中， ｒｄ － ｒｆ － ｒｓ 和 θｄ － θｆ 需分别替换为 ｒｄ
－ ｒｆ ＋ ｒｓ 和 θｄ ＋ θｆ ，其余各项保持不变，即可得到分

支反向安装时转子的运动微分方程。

２　 数值计算及结果分析

在具体进行数值计算时，采用的转子参数见

表 １。
表 １　 转子参数

ｍｄ ／ ｋｇ ｍｆ ／ ｋｇ ｌ ／ ｍ
ｋｓ１ ／

（Ｎ·ｍ －１）

ｋｓ２ ／

（Ｎ·ｍ －１）
ε ／ ｍｍ

５．０ ０．１ ０．８
１×１０５

２×１０６

１×１０５

２×１０６
０．０１

不考虑分支结构时，采用的处理方法是将涡轮

盘的质量和转动惯量等效集中到法兰盘处，从而将

分支集中到主转子上。 考虑分支结构时，分支结构

的可调节参数主要有法兰盘偏置量、分支轴长度和

分支安装方位。 分支结构参数的调节方式有以下 ４
种（见图 ２）：

图 ２　 分支结构参数调节示意图

１） 涡轮盘位置不变，同时调节法兰盘偏置量和

分支轴长度；
２） 法兰盘偏置量不变，只调节分支轴长度；
３） 分支轴长度不变，只调节法兰盘偏置量；
４） 调节分支安装方位。

２．１　 调节分支结构对转子振型的影响

考虑分支结构时，不同支承刚度下转子的前两

阶振型变化如图 ３ 所示。 可以看出，系统振型特性

主要由支承刚度决定。 支承刚度相比转轴刚度较小

时，系统前两阶振型均为刚体振型；支承刚度相比转

轴刚度接近或较大时，系统一阶振型为弯曲振型，二
阶振型为刚体振型。 图中还可以看出调节分支结构

参数对转子振型的影响，其不会改变转子的振型属

性，但是会对振型形态如俯仰程度、弯曲程度等造成

影响。

·０３７·
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图 ３　 考虑分支时转子前两阶振型变化（不同支承刚度）

不考虑分支结构时，将涡轮盘等效集中到主转

子上，此时转子的一阶振型变化如图 ４ 所示。

图 ４　 不考虑分支时转子一阶振型变化（不同支承刚度）

　 　 对比图 ３，不考虑分支结构时转子的振型形态

发生了较大的变化，以转子一阶弯曲振型为例，不考

虑分支结构时振型最大变形位置在法兰盘左端轴段

处；考虑分支结构时，振型最大变形位置在涡轮盘

处，而主转轴最大变形位置在法兰盘右端轴段处。
图 ５ 为反向安装分支对系统振型的影响。 结果

显示，系统的振型形态如俯仰程度、弯曲程度等均发

生了明显的变化。

图 ５　 反向安装分支时转子一阶振型变化（不同支承刚度）

２．２　 调节分支结构对转子临界转速的影响

２．２．１　 调节方式 １ 对转子临界转速的影响

表 ２ 显示了不同支承刚度下，同时调节法兰盘

偏置量和分支轴长度时转子的前两阶临界转速变

化。 此外，相应地对比了不考虑分支结构时转子的

临界转速。

表 ２　 转子前两阶临界转速变化 （ｒａｄ·ｓ－１）

分支结构

参数变化

ｌｆ，ｌｂ ／ ｍ

考虑分支结构

ｋ＝ １×１０５ Ｎ ／ ｍ ｋ＝ ２×１０６ Ｎ ／ ｍ

一阶 二阶 一阶 二阶

分支集中到主转子上

ｋ＝ １×１０５ Ｎ ／ ｍ ｋ＝ ２×１０６ Ｎ ／ ｍ

一阶 二阶 一阶 二阶

０．７０，０．０５ １４１．５２ ４５７．１１ ６１３．０９ ２０２９．８６ １４８．６１ ４４７．２８ ６１０．２９ ２０００．３１

０．６５，０．１０ １４１．４７ ４５６．５７ ５９７．７１ ２０３０．２３ １５５．１２ ４１２．２４ ５８６．５０ １５６９．４１

０．６０，０．１５ １４１．１８ ４５５．６１ ５６７．７０ ２０２９．０８ １６０．９０ ３６０．０７ ５５６．０５ １１５８．３１

０．５５，０．２０ １４０．５８ ４５４．２３ ５２４．５８ ２０２５．８９ １６５．９１ ３０７．３３ ５２９．３９ ９４５．７４

ω 变化率 ／ ％ －０．６６ －０．６３ －１４．４３ －０．１９ ＋１１．６４ －３１．２８ －１３．２５ －５２．７２

　 　 计算结果显示：①考虑分支结构时，同时调节法

兰盘偏置量和分支轴长度对转子临界转速的影响和

其对应的振型有关。 转子显示刚体振型时，对应的

刚体临界转速随分支参数的变化率很小；转子显示

弯曲振型时，对应的弯曲临界转速随分支参数的变

化率较大。 ②分支集中到主转子上时，系统临界转

速的计算结果在数值大小、变化幅度、变化趋势上均

与考虑分支结构时的计算结果有较大的差别。

·１３７·
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２．２．２　 调节方式 ２、调节方式 ３ 对转子临界转速的

影响

只调节分支轴长度时转子前两阶临界转速变化

如表 ３ 所示。 只调节法兰盘偏置量时转子前两阶临

界转速变化如表 ４ 所示。
表 ３　 改变分支轴长度时转子的临界转速变化　 （ｒａｄ·ｓ－１）

参数变化

ｌｂ ／ ｍ

（ ｌｆ ＝ ０．５５ ｍ）

ｋ＝ １×１０５ Ｎ ／ ｍ

一阶 二阶

ｋ＝ ２×１０６ Ｎ ／ ｍ

一阶 二阶

０．０５ １６２．０３ ４６１．４９ ５５３．９８ ２ ０４８．１１
０．１０ １５５．４７ ４５９．２４ ５５７．０１ ２ ０４１．３４
０．１５ １４８．１９ ４５６．７５ ５４６．７１ ２ ０３３．８６
０．２０ １４０．５８ ４５４．２３ ５２４．５８ ２ ０２５．８９

ω 变化率 ／ ％ －１３．２３ －１．５７ －５．３０ －１．０８

表 ４　 改变法兰盘偏置量时转子的临界转速变化 （ｒａｄ·ｓ－１）

参数变化

ｌｆ ／ ｍ

（ ｌｂ ＝ ０．０５ ｍ）

ｋ＝ １×１０５ Ｎ ／ ｍ

一阶 二阶

ｋ＝ ２×１０６ Ｎ ／ ｍ

一阶 二阶

０．７０ １４１．５２ ４５７．１１ ６１３．０９ ２ ０２９．８６
０．６５ １４８．８６ ４５８．４７ ６０３．８４ ２ ０３４．９９
０．６０ １５５．７８ ４５９．９５ ５８０．７０ ２ ０４１．０９
０．５５ １６２．０３ ４６１．４９ ５５３．９８ ２ ０４８．１１

ω 变化率 ／ ％ ＋１４．４９ ＋０．９５ －９．６４ ＋０．８９

　 　 由计算结果可以看出，随着分支轴长度的增大，
转子的刚体临界转速和弯曲临界转速都逐渐减小；
随着法兰盘偏置量的减小，转子的刚体临界转速逐

渐增大，而弯曲临界转速逐渐减小。
由此可以解释 ２．２．１ 节的结论：转子显示刚体

振型时，增大分支轴长度和减小法兰盘偏置量引起

的临界转速的变化趋势相反，在相互抵消的作用下，
刚体临界转速的变化率很小；转子显示弯曲振型时，
增大分支轴长度和减小法兰盘偏置量引起的临界转

速的变化趋势相同，在相互增益的作用下，弯曲临界

转速的变化率较大。
２．２．３　 调节方式 ４ 对转子临界转速的影响

从图 ６ 可以看出，调节分支安装方位对转子临

界转速的影响同样与其振型相关。 分支安装方位由

正向变为反向时，转子的刚体临界转速增大，而弯曲

临界转速减小。 从变化率来看，转子的一阶刚体临

界转速和一阶弯曲临界转速均发生了较大的变化，
平均有 ２１．８％和 ２０．９％，说明调节分支安装方位会

对转子的临界转速产生较大的影响。

图 ６　 调节分支安装方位对转子临界转速的影响

２．３　 调节分支结构对转子不平衡响应的影响

２．３．１　 调节方式 １ 对转子不平衡响应的影响

图 ５ 显示弯曲振型下系统涡轮盘处的变形响应

最大，因此选取 ｋｓ ＝ ２×１０６ Ｎ ／ ｍ，计算了调节分支轴

长度和法兰盘偏置量对系统涡轮盘、法兰盘处的振

动响应的影响，结果如图 ７ 所示。
由计算结果可以看出，随着分支轴长度的增大

和法兰盘偏置量的减小，转子系统的抗弯刚度逐渐

减小，涡轮盘和法兰盘处的不平衡响应逐渐增大。
２．３．２　 调节方式 ４ 对转子不平衡响应的影响

调节分支安装方位对转子涡轮盘处不平衡响应

的影响如图 ８ 所示。 可以看出，转子分支由正向安

装变为反向安装时，涡轮盘处的响应振幅由 ０．２２３
ｍｍ 增大到 ０．７６６ ｍｍ，增长幅度为 ２４３％，说明反向

安装分支会减小转子系统的抗弯刚度，导致涡轮盘

处的不平衡响应急剧增大。

·２３７·



第 ４ 期 夏冶宝，等：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

　 　 　 　 　 图 ７　 改变分支轴长度和法兰盘偏置量对转子不平衡响应的影响 图 ８　 改变分支安装方位对

涡轮盘处响应的影响

３　 结　 论

１） 在计算带分支结构转子系统的动力学特性

如振型、临界转速时，对比考虑分支结构的处理方法

和将分支结构集中到主转子上的处理方法，两者在

计算结果上存在较大差异，前者更为合理。
２） 调节分支结构参数不会改变转子系统的振

型属性，但可以改变振型形态（俯仰程度、弯曲程度

等）。
３） 调节分支结构参数可以调节转子系统的临

界转速，但调节效果与相应的振型有关。 具体来讲，

单独调节分支轴长度和单独调节法兰盘偏置量对弯

曲临界转速的调节效果相同，而对刚体临界转速的

调节效果相反；同时调节分支轴长度和法兰盘偏置

量可以有效调节弯曲临界转速，而对刚体临界转速

的调节效果微弱；调节分支安装方位对刚体临界转

速和弯曲临界转速的调节效果相反，且效果均较

明显。
４） 增大大分支轴长度、减小法兰盘偏置量以及

反向安装分支，都会减小转子系统的抗弯刚度，降低

系统临界转速，同时带来涡轮盘处不平衡响应急剧

增大的问题。 因此，需要针对分支结构参数进行合

理设计以避免出现振动过大的问题。
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