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典型燃气发生器转子平衡状态与振动特性分析
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摘要：针对某型涡轴发动机整机试验中出现的振动过大现象，通过建立考虑低速动平衡的刚性转子系统动力学方程，求解低

速动平衡后刚性转子的动力学响应，对涡轴发动机典型燃气发生器转子平衡状态与振动特性进行分析。介绍了该型发动机整机

试验中出现的振动过大现象及后续的排查措施，分析了该类转子振动模态特性与激振载荷的关系，建立了该类转子在不平衡状态

下的动力学分析模型，对 2种初始不平衡状态的转子振动响应进行了仿真计算。结果表明：对于该类涡轴发动机典型燃气发生器

转子，当离心叶轮处存在较大初始不平衡时，转子的低速动平衡虽能较好地控制其前 2阶振动，但会加剧其在大转速时的振动，特

别是转子第3阶弯曲型临界转速裕度不大时，应当特别重视。
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Abstract：For the vibration problem of one turboshaft engine, the relationship between the rotor balancing state and the vibration char⁃
acteristics was analyzed by establishing the dynamic equation of rigid rotor after low speed dynamic balancing, and solving the dynamic re⁃
sponse. The vibration problem of one turboshaft engine and the follow-up solutions were introduced. The relationship between the rotor
mode and the exciting force was analyzed. The dynamic model of the rotor was established, and the dynamic response of 2 rotor balancing
state was calculated. The results show that for this typical rotor of turboshaft engine，if the initial unbalance at about centrifugal impeller is
major，even if the vibration of the rotor at the first and second critical speed is suppressed well by low-speed balance，the vibration of the
rotor at high speed region will be aggravated，especially the margin for the third critical speed is not enough.
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0 引言

转子系统是航空发动机的核心部件，而高速旋转

的转子所带来的整机振动问题一直是制约航空发动

机进一步快速发展的主要问题之一[1-3]。特别是中小

型涡轴发动机，其燃气发生器转子系统的额定工作转

速一般高达 40000 r/min，有的甚至在 50000 r/min以
上，振动问题往往更加突出。

李建华等[4]、邹望之等[5]分析了当前国内外涡轴

发动机的发展趋势，其中 1-0-1支点布局是一类典型

的中小型涡轴发动机燃气发生器转子系统布局形式，

国内外多型涡轴发动机的燃气发生器转子即采用了

该种布局设计。基于中小型涡轴发动机的技术特点

及性能、结构特征，该类转子系统在动力学上一般采

用刚性转子设计[6-7]，其设计思路如下：优化转子自身

的鼓筒结构以及连接结构，保证转子足够的抗弯刚

性，在其前、后支点处布置弹性支承，通过调节弹性支

承的刚性将整个转子-支承系统的前 2阶模态设计为

刚体模态，并置于慢车转速以下；通过保证转子自身

的抗弯刚度，将转子-支承系统的第 3阶临界转速（弯

曲模态）置于最大工作转速以上，并保证充分的裕度。

邓旺群等[8]针对某型发动机转子的支点及采用的弹

性支承，通过有限元软件 SAMCEF/ROTOR仿真分析
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了该转子支点刚度与支点位置对其动力学特性的影

响；白中祥等[9]通过有限元软件ANSYS，针对支承系

统的静刚度、动刚度，研究了其对转子系统临界转速

与稳态不平衡响应的影响；李全成[10]考虑航空发动机

静子机匣系统与弹性支承的动刚度耦合，利用有限元

软件ANSYS详细分析了支点刚度对转子临界转速的

影响。采用上述设计的涡轴发动机燃气发生器转子

系统，装配时一般只需进行低速动平衡，保证转子系

统在前 2阶刚体模态的支点外传力最小[11-13]。实际

上，根据此类转子的动力学特性，以及低速动平衡的

力学原理，在一些特殊情况下，该类转子在工作转速

时的振动响应可能反而加剧。

本文针对某型发动机试车过程中出现的大状态

整机振动过大现象，结合该发动机总装时的燃气发生

器转子动平衡状态，以及燃气发生器转子的低速动平

衡工艺，对发动机试车中出现的大状态整机振动过大

问题进行机理解释、仿真分析，及整机验证，为该型发

动机解决大状态整机振动过大问题提供了理论基础，

也为该类涡轴发动机燃气发生器转子系统的动力学

设计及动平衡提供参考。

1 问题背景

某型发动机燃气发生器转子如图 1所示。该转

子采用 1-0-1支点布局的刚性转子设计，其工作转速

位于前 2阶刚体模态以

上，第 3阶弯曲模态以下，

不考虑连接刚度损失时，

其弯曲模态设计裕度达到

30%。

该型发动机在试验中曾出现大状态振动过大现

象，由于振动表现为燃气发生器转子基频振动量占

优，故对燃气发生器转子平衡状态进行检查，前后校

正面（图 1红圈）不平衡量并不是很大，小于 30 g·mm。
将燃气涡轮分解，对压气机转子进行平衡状态检查，

发现其 1级盘前不平衡量

约为 70 g·mm，而在离心

叶轮处不平衡量达到 300
g·mm，如图2所示。

对该型号另一台振动情况良好的发动机进行上

述平衡状态检查，燃气发生器转子前后面不平衡量约

为 30 g·mm，压气机转子组件前后面不平衡量约为 70

g·mm。2台发动机实测振动情况对比如图 3所示。

图中实线为振动情况良好发动机数据，点线为出现大

状态振动问题发动机振动数据。从图中可见，前述存

在大状态振动问题的发动机在靠近最大工作转速时，

振动激增。

基于上述对比分析，对存在大状态振动问题的

发动机压气机转子离心叶轮装配角向位置进行调

整，调整后检查压气机转子平衡状态，离心叶轮处不

平衡量减小到约 150 g·mm。上台试验，发动机振动

情况较好，如图4所示。图中实线为调整后实测数据。

经过此次振动排查，对该型号发动机提出了压

气机转子组件平衡状态检查等要求，上述振动问题

未再发生。

2 机理分析

为了防止上述燃气发生器转子振动问题再次出

现，探明其发生机理，对该类转子动平衡状态与振动

特性的关系进行理论分析。

2.1 转子模态特性与激振载荷

不考虑阻尼与陀螺力矩的影响，转子系统的振

动可简单表达[14]为

[ M ] ẍ + [ K ] x = F （1）
式中：x为位移坐标；[M]为系统的惯性矩阵；[K]为系

统的刚度矩阵；F为激振载荷。

由式（1）可得转子系统各阶临界转速与对应振

型的条件式

|| [ K ] - [ M ] Ω 2
i = 0 （2）

( [ K ] - [ M ] Ω 2
i ) Ri = 0 （3）

图1 某型发动机燃气

发生器转子

图2 某型发动机压气机转子

图3 2台发动机振动对比
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图4 离心叶轮角度调整后振动对比
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式中：Ωi为各阶临界转速；Ri为各阶主振型。

由于系统各阶主振型的正交性，式（1）中的激振

载荷F可以表示为各阶主振型的线性组合[15]

F =∑
i = 1

n ( αiΩ2Ri ⋅ ejΩt ) （4）
式中：αi为常数。

将式（4）代入式（1）可得

[ M ] ẍ + [ K ] x =∑
i = 1

n ( αiΩ 2Ri ⋅ ejΩt ) （5）
由于式（5）为线性方程，其解可由 n个分量方程

的解之和表达，其中第 i个方程为

[ M ] ẍ i + [ K ] xi = αiΩ 2Ri ⋅ ejΩt （6）
式（6）的解形式为

xi = Xi ⋅ ejΩt （7）
将式（7）代入式（6）可得

( [ K ] - [ M ] Ω 2 ) Xi = αiΩ 2Ri （8）
对式（8）两端取转置，右乘Ri，得
X T
i ( [ K ] - [ M ] Ω 2 )TRi = αiΩ 2RT

i Ri （9）
其中，( [ K ] - [ M ] Ω 2 )为对称矩阵，可变形为

X T
i

é

ë
êê

ù

û
úú

( [ K ] - [ M ] Ω 2 ) Ri

Ω 2 = αiRT
i Ri （10）

式 中 ：等 号 右 端 αiRT
i Ri 为 常 数 ；当 等 号 左 端

é

ë
êê

ù

û
úú

( [ K ] - [ M ] Ω 2 ) Ri

Ω 2 趋于极小值时，Xi趋于极大值。

由式（3）可知，当 Ω取第 i阶临界转速 Ωi 时，

( [ K ] - [ M ] Ω 2
i ) Ri = 0，故Xi在Ωi处趋于无穷大，当系

统存在阻尼时，Xi在Ωi附近达到1个有限的峰值。

上面的分析说明，对于 1个转子系统（式（1）或式

（5）），当其激振载荷 F与某 1阶振型 Ri分布相同时，

则该转子在对应的第 i阶临界转速存在振动峰值。当

转子系统的激振载荷 F由各阶振型线性组合时（式

（4）），则转子在各阶临界转速存在振动峰值，各自峰

值的相对大小与各激振载荷分量的系数αi有关。

2.2 刚性转子低速动平衡

第 1章中提到的燃气发生器转子（图 1）装配时采

用刚性转子低速动平衡。假设转子旋转时不发生挠

曲变形，其低速动平衡目标为通过施加的配重使转子

两端支点的外传力为 0。所施加的配重可以通过力

平衡方程、力矩平衡方程求得。

对于第 1章中提到的情况，转子系统在离心叶轮

截 面 的 不 平 衡 量 达 到

300 g·mm，考虑如图 5所
示的动平衡，图中 u0表示

初始平衡量，假设其集中于离心叶轮处，u1、u2表示待

确定的平衡校正量，三者之间保证力、力矩平衡，则平

衡方程为

u0 + u1 + u2 = 0 （11）
u0 l1 + u2 ( l1 + l2 ) = 0 （12）

由式（11）、（12）解得前、后面平衡校正量

u1 = - l2
l1 + l2 u0 （13）

u2 = - l1
l1 + l2 u0 （14）

式中：“-”表示u1、u2与u0方向相反。

进行平衡后，转子的

平衡状态如图6所示。

某发动机燃气发生器

转子（图 1）的第 3阶振型

如图 7所示。对比图6、7可知，如果转子在离心叶轮处

存在较大初始不平衡，则转子动平衡后的平衡状态将

与其第 3阶振型吻合。由第 2.1节的分析可知，在图 6
的平衡状态下，转子在前 2阶临界转速处的振动可能

不大，但会在第3阶临界转速附近产生较大振动。

上面的分析说明，在某些情况下（如离心叶轮初

始不平衡较大），低速动平衡会使转子的平衡状态与

第 3阶模态振型相吻合，导致转子靠近第 3阶临界转

速时振动增大。燃气发生器转子（图 1）的第 3阶临界

转速设计裕度为 30%，但计算中并未考虑转子各级连

接结构的刚度损失，真实工况下裕度可能更小。

上述分析基本解释了某发动机大状态振动问题

产生的机理，下面进行仿真计算进一步验证说明。

3 仿真分析

在各级轮盘位置施加不平衡量，对某型发动机燃

气发生器转子不平衡响应进行仿真分析，具体不平衡

分布见表1。

图5 动平衡

图6 转子动平衡后平衡状态

图7 第3阶振型
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从表中可见，2组不平衡分布的区别仅为离心叶

轮处的不平衡大小，组别 1为 150 g·mm；组别 2为
350 g·mm，其他各级轮盘不平衡量均设定为 50 g·
mm。

根据低速动平衡过程，以支点外传力最小对转子

进行动平衡，得到的平衡校正量u [16]为

u = ( )u1
u2
= - l

Ω 2
é
ë
ê

ù
û
ú

l - z1 l - z2
z1 z2

-1 ( )fLfR （15）
式中：fL、fR分别为左、右支点的外传力；l为左、右支点

间距；z1、z2分别为平衡面1、2距左支点的距离。

根据式（15）计算表 1中 2组不平衡状态下转子所

需平衡校正量，见表2。

根据表 1、2的初始不平衡分布和不平衡校正量，

分别计算转子平衡前后的不平衡响应，如图8所示。

从图中可见，经过动平衡后，转子系统25000 r/min
之前的振动得到了较好抑制，其后振动反而加剧。

在发动机试车时，转子都经过了动平衡，图8中的

红线在实际试车中并不存在，为了对比，将2种平衡状

态平衡后的响应幅值绘制于1幅图中，如图9所示。

从图中可见，在 2组初始平衡状态下，经过动平

衡后，转子低转速范围振动基本相当；越过前 2阶临

界转速后，离心叶轮初始不平衡较大的转子在大转速

状态下振动迅速增大。进一步说明：当离心叶轮处存

在较大初始不平衡时，转子组件的低速动平衡反而会

加剧转子大转速时的振动，特别是第 3阶临界转速较

低时。

4 结论

本文以某型发动机试验中出现的大状态振动过

大问题为背景，对典型的涡轴发动机燃气发生器转子

平衡状态与振动特性进行了分析，得到如下结论：

（1）结合该类转子第 3阶弯曲模态振型，当离心

叶轮存在较大初始不平衡时，转子组件的低速动平衡

虽对其前 2阶刚体模态的振动有较好控制，但会加剧

转子大转速时的振动，特别是当转子最大转速比较接

近第3阶临界转速时。

（2）该类转子设计时，当其第 3阶裕度较小，难以

增大时（本文提及的转子不考虑连接刚度损失时，第

3阶裕度为 30%），应特别注意控制离心叶轮位置的

初始不平衡量。

（3）对于本文所述类型的转子，可以考虑以压气

机转子、涡轮转子的动平衡，代替转子组件的动平衡，

同时配以跳动检查。
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