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轴段可调节式双转子结构动力特性模拟试验台
设计与优化
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摘要：为了解航空发动机双转子的动力学特性，搭建了轴段可调节式双转子结构动力特性模拟试验台，其主要包括高速电机、

低压转子、高压转子、模拟盘、支架、齿轮箱、基座等。采用有限元法和变换哈默斯利算法相结合的联合仿真方法，对试验台进行了

临界转速的计算及优化；计算了双转子系统的稳态不平衡响应，分析了临界转速变化对转子系统振动特性的影响。结果表明：优

化后试验台前 4阶临界转速与原型机实测临界转速的误差在 5%以内，试验台能较好的模拟原型机动力学特性；优化后各轴承处

最大响应幅值中的最大值明显减小，试验台具有良好的振动特性。
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Design and Optimization of Simulation Test Bench for Dynamic Characteristics of Dual-rotor Structure
with Adjustable Shaft Section

LI Ming-ming1，WANG Dong-qiang1，ZHANG Xi2，YU He-chun1，DONG Xue-wu1，JIANG Hai-qin1

（1. School of Mechanical and Electrical Engineering，Zhongyuan University of Technology，Zhengzhou 451191，China；

2. School of Mechanical Engineering，Zhengzhou University of Science and Technology，Zhengzhou 450064，China）

Abstract：In order to study the dynamic characteristics of a dual-rotor aeroengine，a simulation test bench for dual-rotor dynamic
characteristics with adjustable shaft sections was built，which mainly included high-speed motor，low-pressure rotor，high-pressure ro⁃
tor，simulation disk，bracket，gearbox，base，etc. Firstly，the critical speed of the test bench was calculated and optimized using the co-
simulation method of finite element method and shifted Hammersley algorithm. Then，the steady-state unbalance response of the dual-ro⁃
tor system was calculated，and the influence of the change of critical speed on the vibration characteristics of the rotor system was ana⁃
lyzed. The results show that the error between the fourth-order critical speed of the optimized test bench and the measured critical speed of
the prototype is within 5%，and the dynamic characteristics of the prototype can be well simulated by the test bench. After optimization，
the maximum response amplitude at each bearing is significantly reduced，and the test bench has good vibration characteristics.

Key words：adjustable shaft section；dual-rotor；dynamic characteristics；test bench；shifted Hammersley algorithm；critical
speed；unbalance response；aeroengine

航空发动机Aeroengine

0 引言

双转子航空发动机是一种高度复杂和精密的机

械系统，是一个国家科技、工业和国防实力的重要体

现。航空发动机转子系统的动力学特性直接影响飞

机的性能、可靠性及经济性[1]。双转子动力学特性的研

究一直是转子动力学研究的热点和难点，为了探明航

空发动机转子系统的动力学特性，较多学者进行了理

论探究，对发动机转子动力学研究具有指导意义[2]。

理论研究的准确性多需要通过试验进行验证，但考虑

到试车的高成本和高风险，比较可靠的方法是利用模

拟试验台进行验证，试验台的搭建为将来一些创新性
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的理论研究成果的验证提供了试验条件和基础[3]。

目前国内外建立的航空发动机结构动力特性模

拟试验台很多，其中单转子试验台占比较大，双转子

试验台占比较小[4]。Peters等[5]针对航空发动机TP400
低压轴的优化研究建立了单转子试验台；Guskov等[6]

所搭建的单转子试验台可实现临界转速的调节，工作

转速可通过其第 2阶临界转速；张程[7]搭建的单转子

试验台主要用于不对称支撑转子的动力学特性的研

究；马辉等[8]根据试验要求建立了单轮盘的单转子试

验台，其支撑类型为两端支撑，额定转速达到 12000 r/
min；胡绚[9]建立的双转子试验台的内外转子通过中

介轴承连接，内转子通过高速电机带动，外转子则通

过皮带传动进行驱动，主要用于双转子系统的动力学

特性研究；史峰等[10]搭建的双转子试验台，主要包含

内外转子以及内外转子圆盘，主要用于研究内转子转

速的改变以及外转子转速的改变对双转子系统临界

转速的影响；Bonello[11]、Hai等[12]搭建的双转子模拟试

验台主要用于质量不平衡的模拟试验。

综合上述文献，目前国内外大多数转子试验台基

于转子动力学的通用特性而设计，而不是根据具体型

号设计，无法同时具有结构和动力学特性的相似性。

为了同时满足结构和动力学相似性要求，本文根据航

空发动机的结构特点，搭建了轴段可调节式双转子结

构动力特性模拟试验台。

1 结构动力特性模拟试验台的建立

试验台采用 2台高速电机分别带动高低压转子

以一定的转速比转动的方式进行试验。低压转子通

过联轴器直接与 1台电机相连；另一台电机用联轴器

与齿轮轴相连，通过齿轮传动，带动试验台高压转子

旋转。试验台系统由高速齿轮箱、试验台基座、动力

特性模拟转子、轴承支撑系统组成，如图1所示。

根据航空发动机低压转速和高压转速的要求，低

压转子工作转速需达到 12000 r/min，最高机械转速为

15000 r/min，高压转子的工作转速 15000 r/min，最高

机械转速为18000 r/min。
1.1 动力特性模拟转子

根据航空发动机双转子的结构特点和支撑方式，

初步确定模拟转子的结构及支点位置，如图 2所示。

从图中可见，模拟转子主要包括高压转子、低压转子、

风扇及低压压气机模拟盘（盘A）、高压压气机模拟盘

1（盘 B）、高压压气机模拟盘 2（盘 C）、高压涡轮模拟

盘（盘D）、低压涡轮模拟盘（盘E）。其中低压转子支

承方案为 1-1-1，高压转子支承方案为 1-0-1。模拟

转子的各支撑点从左至右依次为低压风扇前支点

（1#）、低压风扇后支点（2#）、高压压气机前支点（3#）、

中介支点（4#）以及低压涡轮后支点（5#）。

1.2 轴承支撑系统

轴承支撑系统主要由轴承、轴承座以及轴承支架

组成，根据设计要求，2#、3#支点处需另安装鼠笼式弹

性支撑从而实现支撑刚度的调节。为了更真实地反

映航空发动机的动力学特性，轴承选用航空发动机同

类型轴承，2#、3#支点处选用深沟球轴承，1#、4#、5#支
点处选用圆柱滚子轴承，轴承支架对整个机械系统起

到支撑作用。

支撑刚度对转子系统动力学特性的影响较大，要

研究转子系统的临界转速、不平衡响应等动力学特

性，支撑刚度的值是必不可少的。支点处的支撑刚度

主要由支架的支撑刚度、轴承的支撑刚度、鼠笼弹支

的支撑刚度组成，其计算公式[7]为

k = k1·k2·k3
k1·k2 + k2·k3 + k1·k3 （1）

式中：k1为支架的刚度；k2为鼠笼弹支的刚度；k3为轴

承的支撑刚度。

由于支架的支撑刚度较大，因此支点处的支撑刚

度主要由轴承和弹性支撑的刚度决定。

深沟球轴承的径向刚度为

图1 试验台系统

图2 模拟转子结构及支点位置
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K' = F
δ1 + δ2 + δ3 （2）

式中：δ1=βδ0，为深沟球轴承预紧时径向变形位移，其

中 δ0=1.277（（F/z）2/dδ）1 3，F为径向负载，z为每列中

钢球数，dδ为钢球直径；δ2为轴承外圈与支座的接触

变形；δ3为轴承内圈与轴颈的接触变形。

圆柱滚子轴承刚度为

K'' = 0.34 × 104 × ( R0.1Z0.9L0.8cos1.9 β ) （3）
式中：R为径向负载；Z为滚子数量；β为滚动体接触

角；L为滚子有效接触长度。

根据式（2）、（3）计算出各支点处轴承刚度值，结

合支点设计刚度以及式（1）求出 2#、3#处鼠笼支撑刚

度值，见表1。

1.3 双转子试验台物理模型

运用 SolidWorks软件搭建的双转子动力特性模

拟试验台的物理模型，如图3所示。

从图中可见，低压转子由左右两段连接而成，通

过更换不同长度的轴段可实现轴段的调节。由于低

压转子的左右 2轴段采用花键轴连接，轴径配合处有

一定的过盈量，整体可作为固结的形式，可将低压转

子视为一个整体。

2 双转子系统动力学模型及方程的建立

2.1 动力学模型的建立

在数值计算中，在保证计算精度的前提下，对模

型进行合理的简化，可有效缩短计算时间，提高计算

效率[13]。参考文献[14]，在转子系统进行动力学建模

时，省去了联轴器环节，由于齿轮衬套与联轴器连接

机理类似，也忽略其对高压转子的影响，本文也采用

类似方法得到双转子系统动力学模型，如图4所示。

2.2 动力学方程的建立

根据文献[15]和转子动力学知识[16]，采用有限单

元法分别分析模拟盘、轴段单元及轴承支承的运动，

由 Lagrange 方程得到其运动微分方程，按照高压转

子、低压转子、模拟盘以及轴承耦合节点的对应关系，

以及界面上的力的相互作用关系，从而合并各类部件

的运动方程，便可以得出双转子系统的动力学方程
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                    q1 = [ ]x1,θx1,⋯, xh,θxh T

                    q2 = [ ]y1,θy1,⋯, yh,θyh T

q3 = [ ]xh + 1,θx( h + 1 ),⋯, xh + l,θx( h + l ) T

q4 = [ ]yh + 1,θy( h + 1 ),⋯, yh + l,θy( h + l ) T

（5）

式中：M1和 M2分别为高低压转子系统的总质量矩

阵；K1和 K2分别为高低压转子系统的总刚度矩阵；

Ω1J1和 Ω2J2分别为高低压转子系统的总陀螺矩阵；

Q1、Q2、Q3、Q4为外部激励；h和 l分别为高低压转子的

节点数；Ω1和Ω2分别为高低压转子的转速；令 λ=Ω2/
Ω1，即低高压转子转速比；K12为中介轴承所产生的耦

合刚度
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（6）

图4 双转子系统动力学模型

图3 试验台物理模型

支点

1#
2#
3#
4#
5#

轴承刚度

2.05
74.6
16.3
20
6

鼠笼弹支刚度

14.3
2.41

组合刚度

2.05
12
21
20
6

表1 各支点刚度值 ×107 N/m
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式中：元素-kxx和-kyy在耦合刚度矩阵中的位置分别

为（4q-3，4p-3）和（4q-2，4p-2），p和 q分别为中介轴

承节点所对应的高低压转子节点数。
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则系统动力学方程可以表示为

Mq̈5 + Gq̇6 + Kq5 = Qu

Mq̈6 + Gq̇5 + Kq6 = Qv
（7）

令Qu=0，Qv=0，则得到系统动力学方程对应的齐

次方程的解为

q5 = A{ }φ cos ( )ωt + α
q6 = A{ }φ sin ( )ωt + α （8）

将式（8）代入式（7）可得

[ -Mω2 + Gω + K ] { }φ = 0 （9）
从而得到频率方程为

|| -Mω2 + Gω + K = 0 （10）
根据式（10）可得当Ω1=ω时双转子系统的临界转

速，此时得出了高压转子为主激励时系统的临界转速。

3 双转子系统临界转速计算及优化

3.1 双转子系统临界转速计算

根据第 2.2节建立的双转子系统动力学模型及其

方程，结合计算参数（见表 2~5），编写系统临界转速

计算程序，分别得到以低压转子为主激励和高压转子

为主激励的双转子系统，如图 5、6所示，其中高压转

子与低压转子的转速比为1.25。
图 5、6分别反映了双转子系统的正反进动曲线

随低压转子转速和高压转子转速的变化情况。根据

临界转速的定义，从坎贝尔图中可得到高低压转子为

主激励时系统的前4阶临界转速值。系统前4阶临界

转速计算值及与原转子实测数据的相对误差见表6。

从表中可见，简化模型的高阶临界转速与航空发

动机实测数据相差较大，远远超过了允许误差 5%，为

图6 高压转子为主激励的

双转子系统

图5 低压转子为主激励的

双转子系统

节点

24
25
26
27
28

长度/mm
95.5
57.5
61
5
10

（内径/外径）/mm
70/90
70/90
70/90
70/110
70/160

节点

29
30
31
32
33

长度/mm
48
236.5
55.5
10.5
30.5

（内径/外径）/mm
110/160
110/160
110/160
122/160
122/160

表5 高压转子轴参数

注：密度为7800 kg/m，弹性模量E=2.1×105 GPa，泊松比μ=0.28。

节点

1
2
3
4
5
6
7
8
9
10
11

长度/mm
30
4.25
4.25
61
150
1.5
214
127.5
239
330
10.5

（内径/外径）/mm
35/45
35/55
35/55
35/60
35/60
35/55
0/55
0/55
0/64
0/98
0/80

节点

12
13
14
15
16
17
18
19
20
21
22

长度/mm
10.5
38
23.5
261
57
8.5
8.5
33
24.5
3
30

（内径/外径）/mm
0/80
0/75
0/70
0/63
0/63
0/60
0/60
0/55
0/45
0/28
0/20

注：密度为7800 kg/m，弹性模量E=2.1×105 GPa，泊松比μ=0.28。

表4 低压转子轴参数

节点

3
8
25
12
18

kx
6
12
2.1
20
2.05

ky
6
12
2.1
20
2.05

表3 弹性支撑参数 ×107 N/m

节点

5
26
30
31
16

模拟盘

A
B
C
D
E

质量/kg
12.35
22.18
32.96
32.30
14.28

极转动惯量/（kg·m2）
0.141
0.296
0.751
0.928
0.188

直径转动惯量/（kg·m2）
0.0710
0.151
0.382
0.466
0.095

表2 模拟盘参数

临界转速及误差

计算临界转速/（r/min）
实测临界转速/（r/min）

误差/%

第1阶
低压

4238
4700
9.8

高压

4207
4650
9.5

第2阶
低压

9433
7950
20.2

高压

8650
7350
21.0

第3阶
低压

12983
8700
52.7

高压

12926
8250
60.6

第4阶
低压

17484
14350
21.8

高压

17422
13750
26.7

表6 转子临界转速计算值及与原转子实测数据的相对误差

频
率
/Hz

400
300
200
100

20000150001000050000
低压转子转速/（r/min）

频
率
/Hz

400
300
200
100

20000150001000050000
高压转子转速/（r/min）

25000
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了满足二者动力学特性的相似性，需要对模型的临界

转速进行优化。

3.2 双转子系统临界转速优化

当临界转速不满足设计要求时，可通过更改转子

系统的结构参数，例如转轴的长度、直径、轮盘的尺寸

等，或者轴承以及机匣的支承刚度，从而调整系统临

界转速[17]。为了更真实地反映航空发动机动力学特

性，轴承选用航空发动机同类型轴承，因此不改变双

转子系统支撑刚度以及轴的直径。从表 6中可见，双

转子系统的高阶临界转速需进行较大程度的调整，根

据文献[4]轮盘的转动惯量变化时，转子系统的高阶

临界转速随之变化较大。此外根据设计要求，低压转

子轴总长度以及质量都需满足一定约束条件。因此

本文选择优化轮盘的大小以及轴段长度来调节双转

子系统的临界转速。考虑到采用试凑法的方式进行

调节，无法保证优化的效率及准确性，因此采用了变

换哈默斯利（Shifted Hammersley）算法对模型的临界

转速进行优化。

3.2.1 变换哈默斯利算法构建原理

变换哈默斯利算法优化方法是一种适用于所有

样本生成的采样方法，算法由逆根函数构建而成，过

程如下。

任何整数 n都可以用下面的公式表示为 1个数字

序列n0，n1，n2，……，nm
n = n0n1n2n3⋯nm （11）

如果1个整数用基数R表示，则式（11）可表示为

n = nmnm - 1·R + ⋯ + n0 （12）
逆根函数是指通过对式（12）中的关于小数点的

数字顺序进行倒转，从而得到（0，1）中的分数的函数

ΦR ( )n = 0nmnm - 1nm - 2⋯n0 =
nmR-1 + nm - 1·R-2 + ⋯ + n0·R-( )m - 1 （13）

因此，对于 k维搜索空间，Hammersley点为

HK ( )i = é
ë
êê

ù

û
úú

i/N,ΦR1 ( )i ,ΦR2 ( )i ,⋯,
ΦRk - 1 ( )i

（14）
式中：i=0，……，N，表示样本点，为了使得Hammers⁃
ley采样器生成的点更靠近 k维超立方体的原点，提出

1个点移动过程，将所有Hammersley点进行移动

Δ = 12 N （15）
3.2.2 临界转速优化设计模型

设系统优化目标函数为以高低压转子为主激励

时系统前 4阶临界转速即 0<nh1<nl1<nh2<nl2<nh3<nl3<nh4
<nl4，nhi和 nli分别是以高低压转子为主激励的系统第 i

阶临界转速；根据设计要求，将低压转子轴的总长度

以及质量作为约束变量即 lil<li<liu（i=1，2，…，s），lil和 liu
分别为约束变量的上下限；设计变量则为系统中各模

拟盘的转动惯量以及低压转子轴轴段长度即 ckl<ck<cku
（k=1，2，…，t），ckl和 cku分别为设计变量的上下限。则

该优化问题表达为

{ }min∑
i = 1

p
é
ë

ù
û( )nhi - n* hi 2 + ( )nli - n* li 2 1 2  lil < li < liu

s.t.
ckl < ck < cku

（16）
式中：n*hi和 n*li为优化目标函数值，即分别以高低压转

子为主激励的实测临界转速值。

3.2.3 临界转速优化过程

考虑到低压转子轴轴段数较多，为了提高优化效

率，从中挑选部分轴段长度作为设计变量，根据试验

台模型剖视图（图 3）可知，低压转子轴中较短的轴段

用于连接联轴器和安装轴承以及轴承的定位零件，因

此不改变其长度，又考虑到低压转子的质量要求，不

改变较粗的轴段长度。

综合考虑以上因素，选择低压转子结构（如图 7
所示）中的轴段N、K和 S的长度作为设计变量。系统

临界转速优化流程如图8所示。

3.2.4 优化结果分析

优化完成后得出系统分别以高低压转子为主激

励的双转子系统如图 9、10所示，从而得到分别以高

低压转子为主激励时系统临界转速及其与实测临界转

速的误差见表7，优化完成后系统的设计参数见表8。
从表 7、8中可见，系统临界转速优化结果与航空

发动机原型机实测临界转速相差较小，小于允许误

差，优化后低压转子轴的总长度以及质量都满足了设

计要求。从表中数据可得根据优化参数进行试验台的

设计将较好的反映航空发动机原型机的动力学特性，

从而为后续的理论分析和试验规律的探索建立基准。

4 优化前后双转子系统稳态不平衡响应分析

转子上所装配的各零部件，由于材质不均匀、加

工误差、装配偏心等，都会导致转子发生质心偏移，造

图7 低压转子结构

139



航 空 发 动 机 第 49卷

成转子不平衡，产生离心力，从而引发转子系统的强

迫振动，缩短设备的使用寿命。当振动引起的挠曲变

形过大时，转子则会因此而断裂[18]。因此对转子系统

进行不平衡响应分析是必要的。

4.1 双转子系统不平衡响应求解

当圆盘具有不平衡质量时，双转子的运动微分方

程为[19-20]

Mz̈ - iΩJż + Kz = Ω 2QeiΩt （17）
式中：z = q5 + iq6；Q=[m1e1eiΦ1,0,m2e2eiΦ2,0,⋯,mNeNeiΦN,
0]T设不平衡响应的特解为

z = AeiΩt （18）
式中：A为特定的复数矩阵。

将式（18）代入式（17）可得

[ -MΩ 2 + JΩ 2 + K ] A = Ω 2Q （19）
此为 2N个非齐次代数方程组，对于给定的Ω，等

号左边各项系数均为实数，可得

A = Ω 2 [ -MΩ 2 + JΩ 2 + K ]-1Q （20）
因为Q是 2N复数矩阵，其中有N个元素为零，故

A中每个元素为N个复数之和，即仍为一复数，可表

示为

A = [ a1eiε1,a2eiε2,⋯,a2Neiε2N ]T （21）
式中：ai，εi（i=1，2，…，2N）都为已确定的值。

将式（21）代入式（18）可得不平衡响应的特解为

z = [ a1eiε1,a2eiε2,⋯,a2Neiε2N ]TeiΩt （22）
4.2 稳态不平衡响应计算结果分析

鉴于实际航空发动机动平衡等级要求为G6.3，根
据转子系统的整体质量，相应的不平衡质量设置为

70 g·mm，针对双转子系统的不平衡分布情况，将 70
g·mm的不平衡量施加到低压涡轮模拟盘上，高低压

转子转速分别设置为 125 rad/s和 100 rad/s，以各轴承

节点为测点，分别得到优化前后各轴承处幅频响应曲

线，如图11所示。

从图中可见，仿真区间内优化前后各轴承处不平

衡响应各产生 4个峰值，1#轴承、2#轴承、4#轴承低压

端和 5#轴承处峰值对应的频率分别为优化前后低压

转子为主激励时系统临界转速，4#轴承高压端和 3#

参数

N/mm
K/mm
S/mm

（A盘半径/宽度）/mm
（B盘半径/宽度）/mm
（C盘半径/宽度）/mm
（D盘半径/宽度）/mm
（E盘半径/宽度）/mm
低压转子轴总长度/mm

低压转子质量/kg

取值区间

110~170
180~235
170~230

（120~300）/（15~35）
（130~260）/（25~55）
（180~250）/（25~55）
（200~310）/（10~40）
（130~320）/（15~35）

1200~1400
≥38

优化前

211
343
318
148/24
157/40
198/41
226/29.5
159/24
1669.5
47

优化后

128
214
202
285/26
231/31
223/34
256/20
291/29
1341..5
40

表8 系统设计参数优化结果

临界转速及误差

优化临界转速/（r/min）
实测临界转速/（r/min）

误差/%
允许误差/%

第1阶
低压

4748
4700
1.02
5

高压

4675
4650
0.53
5

第2阶
低压

8133
7950
2.30
5

高压

7534
7350
2.50
5

第3阶
低压

8922
8700
2.55
5

高压

8379
8250
1.56
5

第4阶
低压

14220
14350
0.91
5

高压

13842
13750
0.67
5

表7 系统临界转速优化结果

图10 优化后高压转子为

主激励的双转子系统

图9 优化后低压转子为

主激励的双转子系统

图8 系统临界转速优化流程

初始数据

建立系统有限元模型

计算初始系统
临界转速

设定优化目标、优先
顺序及允许误差

设定约束变量和
设计变量范围

运用变换哈默斯利算法

改变设计变量输入数据

重新计算临界转速

优化结果评估

是否满足
允许误差

是否满足
约束条件

输出解集

根据优先顺序
输出最优解

Y

Y

N

N

N
Y

是否计算完
样本数据

重新设定设计
变量取值空间

频
率
/Hz

250
200
150
100
50

20000
低压转子转速/（r/min）

频
率
/Hz

300

200

100

50000
高压转子转速/（r/min）

6000 10000 14000 10000 15000 20000
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轴承处峰值对应的频率分别为优化前后高压转子为

主激励时系统临界转速。根据各曲线，得到优化前后

各轴承处的最大响应幅值见表9。

从表中可见，优化前后 1#、2#以及 5#轴承处最大

响应幅值降低，其中 5#轴承处最大响应幅值下降最

明显为 78.94%，3#轴承、4#轴承低压端、4#轴承高压

端处最大响应幅值有所上升，但增值较小。对比 6个
测点的最大响应幅值进行整体分析得，优化前各测点

处最大响应幅值中的最大值数量级为 e-4m，优化后各

测点处最大响应幅值中的最大值数量级为 e-5m，即降

低了1个数量级，表明优化后的双转子结构更加合理。

5 结论

（1）优化后试验台临界转速与原型机实测临界转

速误差在 5%以内，试验台能较好地模拟原型机的动

力学特性。该优化方法相比常用的试凑法的效率高，

可有效缩短试验台的设计周期。

（2）1#、2#轴及 5#轴承处最大响应幅值降低，3#、
4#轴承处最大响应幅值增大，综合分析，优化前 5#轴
承处最大响应幅值比其他轴承处的相应值大，数量级

为 e-4m，优化后各轴承处最大响应幅值的数量级均为

e-5m，即优化后双转子系统的振动特性较好。
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