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摘 要：为研究径向支承刚度非对称对航空发动机转子系统的影响，采用集中参数模型和有限元理

论建立此类转子振动特性的求解方法，研究关键影响参数及影响规律。结果表明：支承刚度非对称导致

转子系统在两正交方向质量刚度特性不同，使稳态响应相位非同步变化和幅值差异，这是引发转子反进

动涡动和椭圆形轴心轨迹的内在原因。增大支承刚度非对称程度使转子椭圆进动轨迹离心率增大，各阶

临界转速单调变化；增大支承阻尼能有利于降低支承刚度非对称对转子响应幅值和进动状态的不利影

响；利用ANSYS求解刚度非对称转子系统的多阶模态频率误差不大于 0.3%，稳态响应峰值误差不大于

0.96%，验证了利用ANSYS求解的可行性。
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Abstract：In order to study the effects of asymmetric radial support stiffness on the aero-engine rotor sys⁃
tem，a solution method for vibration characteristic，key parameters and the influence of them were studied based
on the lumped parameter model and 3D finite element method. The results show that the asymmetry of support
stiffness causes the rotor system different mass and stiffness characteristics in the two orthogonal directions，and
makes the asynchronous change of the steady-state response phase and the difference of the amplitude，which is
the internal reason causing backward precession and oval axis orbit of the rotor system. When the asymmetry of
the support stiffness increases，the elliptic eccentricity of the rotor’s axis orbit increases，and the critical speeds
change monotonously. While increasing the support damping，the adverse effect of the asymmetry of support stiff⁃
ness on the rotor’s response amplitude and precession state is reduced. The relative error of several modal fre⁃
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quencies of the rotor system with asymmetric support stiffness obtained by ANSYS is less than 0.3%，and that of
the peak amplitude of steady-state response is less than 0.96%，which verifies the feasibility of ANSYS.

Key words：Support stiffness；Asymmetric stiffness；Critical speed；Unbalanced response；Finite ele⁃
ment method

1 引 言

准确预测航空发动机转子系统的临界转速等动

力学特性是进行总体结构设计与动力学优化设计的

关键前提。航空发动机由于安装节位置和转子载荷

外传路线的影响，在工程实际中难免存在支承系统

径向支承刚度非对称的问题，这会增加转子系统临

界转速和不平衡响应特征的复杂性，如临界转速增

多、反进动涡动可能被激起、不平衡响应幅值预测困

难、动平衡过程更加繁琐等［1］。

针对支承刚度非对称转子振动特性的理论研究

方法，可分为解析法和数值法两种。在解析法中，一

般采用集中参数［2-6］或连续梁［7-9］进行建模与分析。

1930年至今，Smith［2］，Ginsberg［3］，顾家柳等［4］，Lee［5］，
张连祥等［6］先后建立了支承刚度非对称 Jeffcott转子

系统的集中参数模型，推导得到了运动平衡方程和

稳态响应，结果显示转子盘心进动轨迹一般是椭圆

形，频响曲线中两阶临界转速取决于竖直和水平支

承刚度，转子在两转速之间运行时发生反进动，张连

祥还探究了支承刚度非对称度和支承交叉耦合度对

临界转速的影响。 20世纪 60年代至今，Morton［7］，
Parkinson［8］，廖明夫等［9］借助连续梁模型针对刚度非

对称转子系统开展研究，其中廖明夫指出各向异性

刚度中介轴承会导致双转子系统的“重力临界”

现象。

数值法可分为传递矩阵和有限元两类建模方

法。传递矩阵方法由 Prohl于 1945年提出并用于计

算转子的临界转速［10］，经 Lund［11］和 Bansal等［12］逐步

完善后被广泛应用。1987年至今，钟一谔等［13］、何洪

庆等［14］、李全通等［15］建立了支承刚度各向异性下弹

性支承、圆盘等部件的传递矩阵，对其临界转速、不

平衡响应进行研究。王黎等［16］利用 Riccati传递矩阵

方法实现了某型燃机涡轮非对称支承均布质量物理

模型的建立，研究了转子系统的稳定性。 1972年，

Ruhl等［17］首先将有限元法用于转子动力特性计算，

而后随着计算机技术的成熟，有限元法得到迅猛发

展和广泛应用。Kenzou［18］采用渐进方法对各向异性

支承单盘转子展开研究，求解其瞬态响应特性；Gen⁃
ta［19］基于铁摩辛柯一维梁单元对转子非对称、支承非

对称以及转静子同时非对称即双重非对称转子支承

系统开展了研究；1993年，Stephenson等［20］基于二维

轴对称谐波单元建立支承非对称转子系统的有限元

模型。

在商用有限元软件方面，ANSYS，SAMCEF，NAS⁃
TRAN等能够采用内置弹簧单元建立支承刚度非对

称转子模型并完成求解，但求解过程中，能否判断转

子反进动涡动被激起尚无明确的判断准则［21］，进而

影响转子系统响应特征的可信度。例如，ANSYS在
对支承刚度非对称转子模态分析时，所获得 Campbell
图中等转速线与反进动对应的动频线存在交点，但

反进动涡动在实际工作中是否会被激起还需要进一

步确定。

综上，在解析法方面，已有研究仅借助数学求解

结果进行粗略阐述，并从机理上清晰解释各类物理

现象的本质；在数值方法方面，最适用于工程复杂结

构的是有限元法，但鲜有文献采用三维有限元法识

别支承刚度非对称转子动力学特性的关键影响参数

及影响规律；在商用有限元软件方面，由于内在求解

流程不清晰，因此求解结果的准确性有待验证，尚不

能用于工程实际。本文首先基于集中参数模型对简

单的支承刚度非对称转子系统的振动特性进行求

解，并从机理上定性揭示支承非对称转子系统振动

特性的引发机制；其次建立基于自编程序的支承刚

度非对称转子的三维有限元分析方法，并识别系统

动力学特性的关键设计参数及影响规律；而后对 AN⁃
SYS求解这类问题的准确性进行对比验证，为工程人

员的软件使用提供数据支撑。

2 方 法

2.1 航空发动机转子支承系统结构形式及力学特征

航空发动机转子支承系统指由轴承至安装节的

一系列结构，各结构的刚度串联或并联共同决定各

支点的刚度，如图 1所示，该支点支承刚度为轴承、弹

性支承、幅板、机匣和安装节的刚度串联。

径向支承刚度非对称是航空发动机转子系统中

难以避免的问题。图 2中，某高涵道比涡扇发动机通

过前后安装节吊挂于吊架结构正下方［22］，安装节竖

直方向刚度显著大于水平方向刚度；图 1中的承力支
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板，由于布置润滑导管或冷却通道的需求，部分支板

会被增粗加厚，也会带来支承刚度的非对称性［23-24］。

此外，在一些故障状态下，例如鼠笼笼条的局部断裂

会使鼠笼的刚度呈现不对称性［25］。航空发动机转子

系统径向支承刚度非对称会增加转子设计和动力

学特性分析的难度。廖明夫等［9］指出中介轴承刚度

各向异性会导致重力激起双转子系统 2倍频正进动；

Semenov等［24］通过全尺寸转子动力学试验发现支承

刚度非对称使航空发动机出现共振点增多、椭圆进

动轨迹的明显现象。

航空发动机的转子支承系统可简化为如图 3所
示的力学模型［5］，不计支承阻尼时，支承力与支点位

移的关系
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式中刚度系数矩阵 K中各项 kij（i，j可为 x，y）代

表支点在 j方向有单位位移时需要施加的沿着 i方

向的单位力；kxy，kyx 为交叉刚度系数。

不同方向坐标系对应的 K 可由矩阵正交变换

得到。当支承刚度非对称时，不同方向的坐标系对

应不同的 K，可得 kxx ≠ kyy，kxy ≠ kyx ≠ 0。当转子系

统的交叉刚度系数差别不大时，K可正交变换为对

角阵以简化计算［13］。

2.2 算 例

为能够推导获得解析解，并便于与现有工作对

比，选取文献［13］中的偏置单盘单转子，分别采用解

析法、自编有限元法和商用软件对其动力学特性进

行计算分析与对比，转子结构如图 4所示。

转子参数如下：钢制圆盘质量 md=20kg，半径 R=
12cm，极转动惯量 JP=1440kg∙m2，直径转动惯量 Jd=
720kg∙m2，偏心距 e=20mm；钢制等截面转轴跨度 l=
75cm，直径 d=3cm；圆盘距离左支点 a=25cm；两端

弹性支承刚度相同，各向同性工况下弹性支承主刚

度：kx = ky = 81EI/l3，刚度非对称工况下：k′x = 2k′y =
162EI/l3，其中 I为转轴截面惯性矩，E=206GPa为钢的

弹性模量。

2.3 集中参数模型解析方法

利用集中参数法建立力学模型，将圆盘质量和

转动惯量集中于圆盘质心 c处，忽略转轴自重，简化

后模型如图 5所示。

2.3.1 自由振动微分方程及特征值求解

设图 5转子盘心 O′投影在 xAy平面的坐标为（x，

y），文献［13］借助拉格朗日方程推导得到转子系统在

集中参数模型下的运动微分方程

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

m d ẍ + k11 x + k14θy = 0
m d ÿ + k22 y - k23θx = 0
Jd θ̈ x + JpΩθ̇y - k32 y + k33θx = 0
Jd θ̈ y - JpΩθ̇x + k41 x + k44θy = 0

（2）

Fig. 5 Lumped parameter model of the rotor system

Fig. 4 Rotor system structure diagram

Fig. 1 Supporting structure for the fan component of one

aero-engine

Fig. 2 Hoisting scheme of one high bypass ratio turbofan

engine[22]

Fig. 3 Simplified model of the rotor system with

asymmetric support stiffness[5]
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为将微分方程组简化为矩阵形式，定义位移

向量

u = [ x,y, -θx ,θy ] T （3）
刚度矩阵

K =
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质量矩阵M和陀螺矩阵 J为
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式中 θx 为圆盘在 xAz平面投影与 z轴夹角，θy 为

圆盘在 yAz平面投影与 z轴夹角，Ω为圆盘自转角速

度，kij（i，j=1，2，3，4）为圆盘中心沿 u中第 i行坐标有

单位位移或转角时所需要的沿 u中第 j行坐标的力或

力矩，即转子系统在不同方向的刚度系数。当转轴

两端为刚性支座时，刚度系数的大小借助材料力学

梁弯曲公式得到；计入弹性支承时，刚度系数由轴和

支承的刚度串联等效得到。

最终，支承刚度非对称转子系统运动微分方程

简化为

Mü + ΩJu̇ + Ku = 0 （6）
下面对方程进行求解，设方程的特解为

u = u0 eiωt （7）
代入运动微分方程为

[ -ω2M + iΩωJ + K ]u0 = 0 （8）
得到频率方程为

| -ω2M + iΩωJ + K | = 0 （9）
将 Ω = ω代入式（9）得到

| -(M - iJ) ω2 + K | = 0 （10）
方程的正数解即为转子系统临界转速。方程为

关于 ω2的 4次代数方程，注意到由于方程中 K为实对

称正定矩阵，矩阵 (M + J)非正定，因此求解得到 4个
ω2 的值虽全为实数但会存在负值，即转子系统的临

界转速小于 4个。

将算例数据代入方程，可得轴对称刚度工况下

转子系统各阶临界转速，并与文献［13］中结果对比

见表 1，两者一致性较好。

2.3.2 强迫振动微分方程及稳态响应求解

首先确定转子系统不平衡力激励 Q

Q = [me1Ω 2 cosΩt,me1Ω 2 sinΩt,0,0 ] T （11）

为方便求解微分方程，将 Q改写为

Q = me1Ω 2 Re (beiΩt) （12）
式中 Re代表取复数的实部，b = [ 1，-i，0，0 ] T。
转子系统受不平衡力激励的强迫运动微分方程

由方程（6）可得

Mü + ΩJu̇ + Ku = me1Ω 2 Re (beiΩt) （13）
设方程的特解为

u = Re (u0 eiΩt) （14）
将之代入方程得到

u0 = me1Ω 2 [ - Ω 2M + iΩ 2 J + K ] -1 b （15）
式中 i为虚数单位，转子系统的不平衡响应由式

（15）代入式（14）即可得到。u0为复数列集。

为简化表述，设：

u0 = m + in = | u0 | eiα （16）
设相位角 α中各项元素满足 tanαi = ni /mi，则不

平衡响应可表示为

u = Re (| u0 | ei ( )Ωt + α ) = | u0 | cos (Ωt + α) （17）
即在转子不平衡激励作用下转子系统稳态响应

振幅为 | u0 |，相角为 α。

2.4 基于自编程序的三维有限元分析方法

本节建立支承刚度非对称转子动力学特性的有

限元求解方法，并验证方法的准确性。

转子结构的有限元运动微分方程如式［26-27］

Mü + ΩJu̇ + Ku = f （18）
式中 M为转子模型的质量矩阵，J为陀螺矩阵，

当不考虑应力硬化及旋转软化时，K为只包含几何刚

度部分的转子刚度矩阵；f为作用在转子上的外部激

励向量。

只考虑转子不平衡力作为振动激励时，其在某

节点 x，y两方向的分量为

f = é
ë
êê
ù

û
úú
fx
fy
= é
ë
êê

ù

û
úú

me0Ω 2 cosΩt
me0Ω 2 sinΩt = é

ë
êê

ù

û
úú

F 0 cosΩt
F 0 sinΩt （19）

针对支承刚度非对称转子系统，建立有限元离

散的质量矩阵、刚度矩阵和阻尼矩阵，在 MATLAB中

利用自编程序完成转子系统振动特性求解。

计算得到算例轴对称转子系统前四阶临界转速

Table 1 Comparison of critical speed results (rad/s)

Critical speed
Ref.［13］
This paper

Relative error/%

ω1B
202.3
202.3
0.01

ω1F
204.4
204.5
0.05

ω2B
660.6
661.0
0.24

ω2F
-
-
-
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和稳态不平衡响应幅频特性曲线，并与 ANSYS计算

结果进行对比，如表 2和图 6所示，可见两种方法求

解结果一致性较好。

3 结果与讨论

3.1 算例支承刚度非对称转子系统动力特性

图 7为解析方法求得支承刚度对称与非对称两

种情况下的 Campbell图。可见，转速为 0时，刚度非

对称转子系统共有四阶不同的模态频率，且第一、三

阶模态频率与支承刚度对称时的相同。

将算例数据代入式，可得转子系统稳态不平衡

响应，包括幅频特性和相频特性曲线，分别如图 8和
图 9所示。由图 8可见，刚度非对称转子系统稳态响

应幅值曲线出现 3处峰值，相较支承刚度对称时，转

子系统临界转速增多，且反进动临界转速处出现响

应峰值。由图 9可知 x，y方向振动相位均变化 5次，

每次发生 π的突变；突变处横轴转速对应于正进动临

界转速、反进动临界转速以及反共振转速；在临界转

速处 x，y相位差同时突变，而反共振点处只有单方向

的相位差发生变化。

考虑转子不平衡激励下转子系统涡动特性时，

需要将两方向运动合成，形成转子系统在 xoy平面的

运动特性。设沿 x，y方向的振动响应相位分别为 φ 1，

φ 2，两方向振动相位差 Δφ = φ 2 - φ 1，基于两正交方

向上同频率简谐振动合成理论得到转子轴心轨迹与

x，y方向振动的关系如表 3所示。可见，转子系统稳

态不平衡响应相位差决定其涡动特性。结合图9得到

相位差Δφ随转速的变化曲线如图10所示。可见，转子在

（202.2rad/s，218.3rad/s）、（692.3rad/s，694.5rad/s）两转

速区间内反进动涡动。注意到，两区间的边界均为

反共振转速，此时转子在 x或 y向振动幅值为 0，只沿

另一方向做简谐运动，这种特殊的涡动状态是正反

进动涡动的中间状态。

Table 2 Comparison of critical speeds of obtained by the

two methods (Hz)

Critical speed
This paper
ANSYS

Relative error/%

ω1B
31.74
31.70
0.14

ω1F
32.04
31.99
0.14

ω2B
97.51
97.85
0.31

ω2F
214.70
215.91
0.56

Fig. 6 Comparison of amplitude-frequency curves obtained

by the two methods

Fig. 7 Campbell diagram of the rotor system

Fig. 8 Amplitude-frequency curves of the rotor system
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利用 Newmark-β法直接求解方程，得到支承刚

度非对称转子转速在反进动区间前（180rad/s）、区间

内（210rad/s）和区间后（240rad/s）时稳态响应归一化

转子轴心轨迹，见图 11。可见，转子在反进动转速区

间外逆时针进动，即正进动，而在区间内顺时针进

动，即反进动。这验证了前文反进动区间结论的正

确性。

3.2 力学机理分析

3.2.1 进动状态的变化机理

转子系统进动轨迹可以视为 x，y两方向运动的

合成，而轨迹的特性取决于两方向的相位。因此，支

承刚度非对称转子进动状态异于轴对称转子的原因

在于不平衡响应相频特性。

为简化分析，先不计转子系统转盘偏摆运动即

陀螺力矩影响，此时强迫振动状态下系统微分方

程为

mẍ + kx x = F 0 cosΩt
mÿ + ky y = F 0 sinΩt （20）

或

Mü + Ku = F （21）
式 中 质 量 矩 阵 M = é

ë
ê

ù
û
ú

m
m

，刚 度 矩 阵 K =
é
ë
ê

ù
û
ú

kx
ky

，广义坐标向量 u = [ x，y ] T，广义力向量 F =
[ F 0 cosΩt，F sinΩt ]T。

显然，此时运动微分方程中质量、刚度矩阵均为

对角矩阵，x，y方向振动不耦合，即转子系统在两方

向的运动可视作两个独立的线性系统，其振动特性

只取决于各自的刚度质量特性。对于轴对称转子，x，

y方向两线性系统结构参数相同，在同一转速达到临

界转速、相位突变。因此在整个转速范围内，轴对称

转子 x，y方向响应的相位差始终保持不变，转子始终

保持正进动状态。支承刚度非对称使转子系统的对

称性丧失，两方向刚度质量特性不同，某一方向提前

达到临界转速后发生重心转向，相位突变，导致转子

反进动。

当计入转盘偏摆运动即陀螺力矩影响时，轴对

称转子 x，y方向响应的相位差整个转速范围内仍保

持同步，转子一直同步正进动；支承刚度非对称转子

两方向稳态响应的相位差在临界转速处同时突变，

不会引起 Δφ的改变，但在反共振转速处，只有某一

方向振动相位差发生变化，Δφ发生突变，进而转子进

动状态改变，当 Δφ = -π/2或3π/2时出现同步反进动

状态。

进动状态改变导致转子系统临界转速个数变

化。从图 6、图 7可知，对于只正进动的轴对称转子而

言，当转速达到 Campbell图中等转速线与正进动动

频线的交点对应转速时，代表激励频率与系统特征

值频率相同，转子响应陡增，即转速达到临界转速。

支承刚度非对称转子由于存在反进动涡动状态，在

Campbell图中三个上述交点处均会出现响应陡增的

Fig. 11 Normalized axis orbit of the rotor system with

asymmetric support stiffness

Fig. 10 Curves of Δφ with rotation rate

Fig. 9 Phase-frequency curves of the rotor system

Table 3 Properties of composite axis orbit

Δφ

π/2，-3π/2

-π/2，3π/2

0，±π
Else

Axis orbit

Right ellipse

Right ellipse

Straight line
Oblique ellipse

Rotation direction

Clockwise

Anti-clockwise

\
\

Shape of
the orbit

\
\
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情况，有三阶临界转速。

3.2.2 轴心轨迹的变化机理

为简化分析，同样先讨论不计陀螺力矩的转子

系统。由于此时 x，y方向振动相互独立且取决于各

自质量刚度特性，当 kx ≠ ky时，两方向的响应幅值便

不同，合成的轴心轨迹即为椭圆。

转子系统计入陀螺力矩时，刚度、陀螺矩阵如

式、所示，均存在非对角项，即四个广义自由度间同

时存在弹性和惯性耦合，刚度矩阵的非对角项 k14，

k41，k23，k32 决定弹性耦合程度，而陀螺矩阵中的 Jp 决

定惯性耦合程度，进一步影响不平衡响应。

定义转动惯量倍数 αJ 表示当前转子转动惯量

较原始转子系统的倍数；定义支承刚度非对称系

数 αk为

αk = kx - kykx + ky （22）
以衡量支承 x，y方向支承刚度非对称程度，当 kx

相较 ky越大，αk越接近 1；定义响应偏差系数 α res为

α res = | ux - uyux + uy | （23）
以衡量转子在 x，y方向不平衡响应幅值差异程

度，其中 ux，uy分别为 x，y方向响应幅值，α res越接近于

1时两幅值差异越大，轴心轨迹椭圆的离心率越大。

图 12出了算例转子系统添加 1Ns/m线性支承阻尼后

前两阶临界转速下 α res随 αJ和 αk的变化曲线。可见，

转子系统在前两阶临界转速时稳态响应轴心轨迹椭

圆的离心率随转子转动惯量的增大而减小，随支承

刚度非对称程度的增大而增大。

3.3 影响参数分析

利用自编有限元法对算例中支承刚度非对称转

子系统振动特性进行分析。图 13给出对应的 Camp⁃
bell图，可见与解析解相似，在 0转速下模态频率数目

增加，相较轴对称转子，正进动模态频率增大而反进

动模态频率不变。值得注意的是，与轴对称转子不

同，第三、四阶反进动模态频率随转速的增加而增

加，如图中 N3 B和 N4 B所示。

图 14和图 15分别给出了支承刚度非对称工况

下转子系统在盘心节点的幅频特性曲线和相频特性

曲线。由图 14可知，相较轴对称转子，曲线峰值增

多，且反进动临界转速处出现峰值，即转子不平衡力

激起了反进动涡动。由图 15可知，转子系统响应相

位突变次数增多且出现了两正交方向振动相位非同

步变化的情况。以上规律与解析解结论一致，相互

验证。

3.3.1 支承刚度非对称系数的影响

由上文可知，支承刚度非对称的程度会对转子

系统振动特性产生影响。图 16给出了 ky一定而 kx变

化时，即不同 αk下转子系统第一、三阶模态正反进动

Fig. 13 Campbell diagram of the rotor system with

asymmetric support stiffness

Fig. 14 Amplitude-frequency curves for the node in the

center of the disk

Fig. 12 Curves of α res for the rotor system
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动频线。可见，αk增大时，正进动动频线上移明显而

反进动动频线变化不显著，两者逐渐分离。这表明

转子系统反进动模态频率取决于刚度较小的支承刚

度，而正进动模态频率取决于较大的刚度，支承刚度

非对称程度的增大使转子系统在两正交方向上质量

刚度特性差异增大，从而使正反进动模态频率差距

增大。另外，αk = 0.1时，图中各阶动频线走向仍与

轴对称转子的相同；而当 αk 较大时，第一阶正进动、

第三阶反进动动频线走向反转。即支承刚度非对称

程度越大会使转子系统模态频率曲线随转速变化规

律更为复杂。

图 17给出了支承阻尼为 1Ns/m时，不同 αk 下盘

心节点的稳态不平衡响应幅频曲线。可见，αk 增大

时，第一阶正进动和第三阶反进动临界转速增大，而

前两阶反进动临界转速减小，刚度非对称转子临界

转速与轴对称转子的差距越大，进行避开共振的设

计会更为困难。此外，响应峰值对 αk的变化不敏感。

3.3.2 支承阻尼的影响

阻尼会对转子系统振动特性产生影响。图 18给
出了转子系统支承刚度为 kx = 2ky时，不同支承阻尼

下的盘心节点稳态不平衡响应幅频特性曲线。可

见，支承阻尼增大，后三阶临界转速对应响应峰值减

小明显；而前两阶响应峰值对支承阻尼大小变化不

敏感（支承阻尼达到 103Ns/m量级时才显著减小）。

其原因是：系统前两阶模态振型节线位于转轴两端，

当激励频率接近此阶临界转速时，很难通过支点振

动耗散能量；而其它阶模态振型支点位移较大，支点

阻尼易耗散振动能量，减小振幅。

支承阻尼由于改变了转子系统固有特性，对反

进动区间跨度也有影响。图 19给出了支承阻尼对 0~
2000rad/s内四个反进动区间跨度的影响。可见增大

支承阻尼能减小甚至消除转子部分反进动区间。

3.4 ANSYS计算支承刚度非对称转子动力学特性

的可行性分析

采用与 3.3节相同的有限元模型，借助 ANSYS
16.0中 QR Damped法求解系统特征值，与自编程序求

解结果对比如表 4所示。可见，ANSYS得到转子系统

1000 rad/s转速下前 5阶模态频率结果与本文结果最

Fig. 17 Amplitude-frequency curve of the node in the

center of the disk for different αk

Fig. 16 Curves for modal frequency with rotation rate for

different αk

Fig. 18 Amplitude-frequency curve of the node in the

center of the disk for different damping

Fig. 15 Phase-frequency curves for the node in the center

of the disk
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大相对误差仅为 0.3%，一致性好。因此，工程人员可

以直接运用 ANSYS对支承刚度非对称转子系统的特

征值频率进行计算分析。

图 20给出了在弹性支承处给定 50Ns/m线性阻

尼时，ANSYS采用 Full法谐响应求解结果与本文计算

结果的对比。可见，两种方法得到的临界转速大小

一致性较好，误差不大于 0.15%；两种方法得到盘心

x，y方向在各个临界转速下的稳态响应峰值一致性好，

最大误差为 0.96%。在反进动临界转速处，ANSYS计
算结果出现响应峰值，与自编程序结果一致。因此，

ANSYS计算支承刚度非对称转子系统时，不仅能正

确判断转子进动状态，而且准确获取响应峰值。

4 结 论

通过本文研究，得到以下结论：

（1）支承刚度非对称使转子系统的对称性丧失，

在非旋转态时重频现象消失；在升降速过程中，出现

共振峰值的临界转速增多，对应的相位突变次数也

增多。

（2）支承刚度非对称转子系统在两正交方向上

质量刚度特性不同，会使稳态响应发生两方面的变

化：其一是两方向响应相位非同步变化，导致转子反

进动涡动；其二是两方向稳态响应幅值不同，合成椭

圆形轴心轨迹，前两阶临界转速下椭圆离心率随陀

螺力矩的增大而减小，随刚度非对称程度的增大而

增大。

（3）支承刚度非对称性增大时，转子系统临界转

速值会与对称转子的显著不同，因此在航空发动机

转子动力学设计中应给予重视；增大支承阻尼能有

效降低转子稳态不平衡响应峰值，减小甚至消除转

子反进动区间，即有利于降低支承刚度各向异性对

转子系统动力学特性的不利影响。

（4）将解析解、自编三维有限元程序和 ANSYS转
子动力学求解模块相互对比，验证了 ANSYS用于刚

度非对称转子系统模态特性和稳态不平衡响应求解

时的准确性，前 5阶模态频率最大误差为 0.3%，稳态

响应峰值最大误差为 0.96%，工程人员可以直接运用

ANSYS对支承刚度非对称转子系统的动力学问题进

行计算分析。

致 谢：感谢国家自然科学基金、国家科技重大专项的

资助。
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