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透平试验件对试验台横振阻尼临界转速的影响

张润泽1，  石    䶮2，  李夫庆2，  梁尔访1，  李正美1，  刘长利1，  彭生红2，  狄广强2

（1. 华东理工大学机械与动力工程学院, 上海 200237； 2. 中国联合重型燃气轮机技术
有限公司, 上海 201306）

摘要：重型燃气轮机透平试验台系统由试验台和试验件两部分构成。对于已经建成的试验

台，需要满足不同试验件的试验需求。通过分析试验件在试验台和试验件交界面处的机械阻抗

来描述动力学特性，利用机械阻抗综合法中的阻抗匹配原理来确定交界面处横振临界转速的相

互影响，得出未知试验件的设计限制范围。同时，建立了某一试验件和试验台的动力学模型，

分析了该系统的有阻尼临界转速，验证了试验件在阻尼临界转速设计限制范围内的有效性，为

透平试验件的设计提供了指导。
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燃气轮机透平试验台是对透平转子进行性能测

试的大功率、高转速的复杂系统，其动力学性能的好

坏直接关系到透平转子试验件能否在试验工况下持

续稳定运行 [1]。由于透平试验台需要满足不同试验

件的试验需求，因此研究透平试验件对试验台横振

临界转速的影响，以及现有试验台对未知试验件的

动力学适配范围，具有极其重要的意义，研究结论可

为透平试验件的设计提供指导意见[2]。

对于复杂转子系统的动态特性分析，有限元方

法往往需要很长的计算时间，而机械阻抗综合法具

有明显的计算效率优势 [3]。王少波等 [4] 基于传递矩

阵法并结合等效刚度法建立燃气轮机拉杆转子的动

力学模型，分析了转子的临界转速。应广驰等[5] 将发

动机整体系统划分为发动机主体与排气管+增压器

两个子系统研究了整体系统的振动特性。Wang等[6]

提出了一种用于复杂结构的多层次子结构方法，并

以航发燃烧转子与直升机齿轮箱为研究对象进行了

动态特性分析。夏兆旺等[7] 采用动态子结构-阻抗法

对车辆制动鼓模态参数进行了计算。郑雅琳等[8] 基

于传递矩阵法对减速器齿轮系统的轴承跨距对振动

的影响进行分析，并进行了试验验证。虽然采用子

系统综合法对复杂系统动态特性进行了大量研究，

但现有研究都是基于已确定结构参数的转子系统，

将其划分成多个子系统，建立系统动力学模型，分析

某一外界参数对系统动力学特性的影响，而未知子

系统对已有子系统的横振特性影响，以及对未知子

系统的设计限制分析的研究还不多见。

本文将透平试验台系统分为试验件子系统（以

下简称试验件）与试验台子系统（以下简称试验台），

采用机械阻抗综合法建立其动力学模型，将试验件

模化为作用在试验台和试验件交界面处的机械阻

抗，研究试验件对试验台有阻尼临界转速的影响，并

得到未知试验件的初步设计限制。 

1    透平试验台的横振动力学模型
 

1.1    透平试验台组成

如图 1所示，透平试验台由水力测功机转子、联

轴器 1、中间支撑轴、测扭器和联轴器 2组成。水力

测功机转子由两套滚动轴承（轴承 A、B）支承。中间
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轴转子则由两套油膜轴承（轴承 C、D）径向支承。联

轴器 1和联轴器 2为膜片联轴器。 

1.2    透平试验台横振动力学模型 

Kθ Kq

1.2.1   试验台膜片联轴器的模化　如图 2（a）所示，膜

片联轴器主要由两个半连接盘、一个中间节和两组

膜片组组成。其位移补偿能力主要来自膜片组的弹

性变形，并且可以实现两个转子之间的隔振功效 [9]。

考虑膜片联轴器的力学特性，在进行横振临界转速

分析时，根据厂家提供的联轴器动力学参数，对膜片

联轴器的拉伸、剪切、扭转、弯曲刚度进行有限元分

析和对比，确认参数一致，将联轴器膜片组模化为一

个刚度为    的角弹簧和一个刚度为    的线弹簧，

如图 2（b）所示。
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图 2    膜片组的模化
Fig. 2    Modeling of diaphragm arrays

 

叠片组的质量通过集总参数法集总到中间节端

面 A 和半连接盘端面 B 上，端面 A、B 间距为 L。根

据受力平衡条件和变形协调关系，则端面 A 和 B 状

态变量之间的传递关系可用式 (1)表达。 
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M、Q、µ、θ式中，   分别为端面上的弯矩、剪力、线

位移和角位移。
1
Kq
≪ L2

4Kθ
Kq由式 (1)可知，当   时，   对传递矩阵

的影响可以忽略不计。

本文对膜片联轴器的膜片组进行有限元分析，

弹性模量为 193 GPa，泊松比 0.3，密度 7.85 g/cm3，接

触类型为 Frictional，摩擦因数 0.2。当膜片组变形小

于 0.2 mm时，膜片组的受力和变形是线性关系，得到

的拉伸刚度为 3.95×103 N/mm。膜片组的剪切刚度

为 2.24×107 N/mm，弯曲刚度为 1.36×107 N/mm，扭转

刚度为 2.16×1010 N/mm。有限元分析结果如图 3所示。
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图 3    膜片组有限元分析
Fig. 3    Finite element analysis of diaphragm group
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根据厂家膜片联轴器的参数和有限元分析对

比结果，刚度   远小于   ，符合不等式   。

因此，在透平试验台的横振动力学分析中，可只考虑

膜片组角向刚度的影响，而无需考虑其横向刚度。

1.72×108 N ·mm/rad

1.68×
108 N ·mm/rad

在对应节点上，膜片联轴器 1的膜片组角向刚

度 模 化 为 刚 度 为    的 角 弹 簧 ，

膜 片 联 轴 器 2的 膜 片 组 模 化 为 刚 度 为  

 的角弹簧。 

mm 2.5×105 N/mm

1.2.2   试验台轴承的模化　试验台水力测功机转子

采用两套滚动轴承支撑（如图 1所示），轴承 A与轴

承 B跨距为 1 000    ，径向刚度为   。

滚动轴承模化为 1个弹性支承，其阻尼很小，在动力

学计算中可忽略不计。

滑动轴承对转子系统的影响可以看作两个互相

垂直方向的油膜力，其油膜力与轴颈的位移和速度

之间是一种复杂的非线性函数关系，当轴颈围绕平

衡位置做小幅度涡动时，油膜力矩阵形式为： 

 

Dynamometer

rotor

A B C D

1# Coupling 2# Coupling
Intermediate

support shaft

Torsion

tester

图 1    透平试验台组成

Fig. 1    Turbine test bench subsystem composition
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式中，   为油膜力的水平分量，   为油膜力的垂直

分量，    、    分别为油膜力水平和垂直方向上的

静态分量，x、y 分别为轴颈位移的水平和垂直分量，

 分别为速度在水平和垂直方向上的相应分量。

 为刚度矩阵，   为阻尼矩阵。

试验台中间支撑轴采用两套不同型号的滑动轴

承（轴承 C和 D），跨距为 750 mm。滑动轴承模化为

1个具有 4个刚度系数（kxx、kxy、kyx、kyy）和 4个阻尼

系数（cxx、cxy、cyx、cyy）的弹性阻尼支撑，交叉刚度和交

叉阻尼很小，可以忽略不计。油膜动力特性系数矩

阵为： 

Koil =

[
kxx

kyx

kxy

kyy

]
Coil =

[
cxx

cyx

cxy

cyy

] (3)

 

1.2.3   试验台子系统轴段离散化　根据传递矩阵法

（TMM）的原理，将一个连续的简单转子系统离散为

有限自由度子系统模型[10]，并进行参数集总。转子进

行参数集总后可得到由具有 N 个集中质量与转动惯

量的刚性薄圆盘 (结点)、N 个无质量的弹性轴段以

及 N 个弹性阻尼支承组成的盘 -轴动力学模型，如

图 4所示。这样就可以用一系列圆盘的运动来描述

转子的运动，图中最右端轴段是为了方便分析和编

程而假想的，其长度为 0。由于圆盘和轴段数目相

等，一个圆盘与它右端轴段可组成盘-轴构件。圆盘

左端截面的状态变量如式（4）所示：  [
f |e]T = [ Mx My Qx Qy | x y θx θy

]
(4)

θx θy其中，   和   分别为水平和垂直方向的角位移，f和
e表示两组状态矢量。各变量正方向的定义如图 5
所示。

为了验证离散化计算模型的准确性 ，利用

ANSYS Workbench以中间轴转子为例，对无阻尼模

态进行了有限元计算。离散化模型的中间轴共被分

成 11个节点，轴长 1 447 mm，支撑轴跨距 750 mm。

图 6所示为中间轴转子的三维实体单元有限元模型。

表 1所示为离散化模型和有限元模型对正进动

（FW）两阶模态（Md2、Md4）和反进动（BW）两阶模态

（Md1、Md3）的分析结果对比，两者的计算结果误差

在±3%范围内。因此，根据透平试验台的实际结构

以及轴承的选用与装配，将试验台子系统离散为

43个集中质量（节点）的刚性圆盘无质量轴段。 

1.3    临界转速的计算

采用 Riccati传递矩阵法计算试验台的振动模

态。当转子系统未受到外部的激励时，则两个相邻

圆盘-轴构件左端截面状态变量的传递关系可表达为

式 (5)。 [
f
e

]L
j+1

=

[
u uW
R RW+u

]
j

[
f
e

]L
j

=

[
T11 T12
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]
j

[
f
e

]L
j

(5)
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图 4    连续转子系统的离散化模型

Fig. 4    Discretized model of continuous rotor systems
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图 5    圆盘左端截面上状态变量

Fig. 5    State variable on the left section of the disc
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图 6    中间轴转子三维实体单元有限元模型

Fig. 6    Finite  element  3D  model  of  intermediate  support  shaft
rotor

表 1    离散化模型与有限元模型结果对比

Table 1    Results  comparison  of  discretized  model  and  finite
element model

Model
Undamped critical speed/(r·min−1)

Error/%
Discrete model Finite element model

BW

procession

Md1 2 580 2 510 2.7

Md3 4 487 4 515 −0.6

FW

procession

Md2 2 990 2 905 2.9

Md4 4 954 4 992 −0.8

第 3 期 张润泽，等：透平试验件对试验台横振阻尼临界转速的影响 413   



u W R
其中，上标 L表示左端截面，第 j 个圆盘-轴构件的矩

阵   、   和   分别如式 (6)、式 (7)和式 (8)所示。

 
  

u j =


1 0
0 1

L 0
0 L

0 0
0 0

1 0
0 1

 (6)

W j =


0 0 Jd s2 JpΩs
0 0 −JpΩs Jd s2

−md s2−Cxx s−Kxx −Cxy s−Kxy 0 0
−Cyx s−Kyx −md s2−Cyys−Kyy 0 0


j

(7)

 

R j =
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(8)

EI K C

md Jd

Jp

s = λ+ iω λ

ω Ω ν

在以上各式中，    为轴段的抗弯刚度，   和   分别

为不同结点处支承的刚度和阻尼系数。    、    和

 分别为圆盘上的集总质量、集总直径转动惯量和

集总极转动惯量，振动复频率   （   为衰减指

数，   为振动频率），   为转子转动角速度，   为轴段

剪切变形系数。

f j = S je j

f j = 0 e j , 0

引入 Riccati变换    ，系统的起始端边界

条件为   和   ，则可以据此得到式 (9)：  

f j+1 = [T11S+T12] je j

e j+1 = [T21S+T22] je j

S j+1 = [T11S+T12] j[T21S+T22]−1
j

S1 = 0

(9)

fN+1 = 0

eN+1 , 0

其中，S 为 Riccati矩阵，结束端的边界条件为 

和   ，最终得到无奇点的特征方程 (10)： 

∆ (s) = |SN+1|
1∏

j=N

∣∣∣[T21S+T22] j

∣∣∣ = 0 (10)

s = λ+ iω在方程（10）中，含有未知的振动复频率   ，

该特征方程的根就是该转子系统的固有复频率。该

无奇点特征方程求根的常用方法有平面域扫描法、

切线法以及抛物线法，但是这些方法对于复杂转子

系统具有很大的局限性，如漏根和耗费大量时间。

所以，对于复杂轴系的模化所得的无奇点特征方程

的求解，可以采用指定搜索边界的“非线性最小二乘

法”，按频率分区进行迭代计算。此求解方法计算效

率高并且准确。

SN+1 eN+1

SN+1eN+1 = 0

求得某个固有复频率后，即可确定该复频率下

的 Riccati矩阵   ，并将   某一元素置为 1，就可

利用方程    ，求得该固有频率下的归一化

模态振型。 

2    横振临界转速评价标准

根据现有的试验工况，试验台要在3 270 r/min
的转速下稳定运行。所以，新设计的试验件在交界

面上的机械阻抗引入到试验台后，轴系的各阶横振

临界转速与持续工作的转速 3 270 r/min要有一定的

避开率。对于持续工作转速以下的临界转速，要求

避开率为 17%；对于高于持续工作转速的临界转速，

要求避开率为 27%，即在 2 714~4 152 r/min转速范围

内无有效临界转速。

在 API标准 (API 617—2014 与 API TR 684-1—
2019)中 [11-12]，对阻尼临界转速是否有效进行了规

定。本文据此采用在交界面激励下的稳态位移响应

Bode图中放大系数大于 2.5的峰值转速，表示试验

台轴系的有效阻尼临界转速。

AF

Nc1

Ac1

0.707×Ac1

N1 N2

另外，根据 API标准，放大系数（   ）是对固有

频率下可用阻尼量的一种简化度量 ，其定义是

Bode图中某一临界转速值与其带宽（半功率点之间

的转速差 ）的比值 ，如图 7所示。图 7中 ，    和

Ncn 分别表示转子的第 1阶和第 n 阶临界转速；  

为第 1阶临界转速对应的振幅峰-峰值，  

对应的点为半功率点；    和    是半功率点对应的

转子转速，下标表示阶数；Nmc 和 Nma 分别表示最高和

最低持续工作转速；Sa1 和 San 分别表示第 1阶和第

n 阶临界转速与最低持续工作转速分离带。所以放

大系数 AF的定义如式 (11)所示。 

AF =
Nc1

N2−N1
(11)

 

3    试验件对试验台阻尼临界转速的影响
 

3.1    研究思路

将透平试验件视为一个未知的“灰箱子”。试验

台联轴器端面与试验台外伸法兰端面是两个子系统

的连接界面，用其在交界面的机械阻抗或导纳来描

述其动力学特性[13]，当试验件的结构或参数发生变化

时，首先引起改变的就是其在交界面上的机械阻抗

特性，并进一步引起试验台横振临界转速的改变。
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可将试验件等效为子系统在交界面上的机械阻抗，

通过研究试验件对试验台横振临界转速的影响，转

化为研究施加在子系统交界面上的机械阻抗对试验

台横振临界转速的影响，从而得出交界面上机械阻

抗的合理区间，并用以指导和校核透平试验件的设

计；反之，通过提前给定试验件在交界面上机械阻抗

的取值，也可计算出试验台的横振临界转速。 

3.2    试验台横振临界转速输入参数

根据第 1节模化方法，将试验台按结点-轴段进

行离散并进行参数集总。试验台总质量约为1 860 kg，
共划分为 43个结点，其中 3#、11#为测功机转子轴承

结点，23#、28#为中间支撑轴轴承结点，14#、19#、
31#、41#为膜片组结点，43#为交界面结点。建立试

验台横振动力学模型如图 8所示。
 
 

Dynamometer rotor 1# Coupling
Intermediate 
support shaft

Torsion 
tester

2# Coupling
43# Node of

interface

Mechanical impedance

Rotational exciting force

Bearing

A B C D11#Node

3#
Node

14#
Node

19#
Node

23#
Node

28#
Node

31#
Node 41# Node

图 8    试验台动力学模型

Fig. 8    Dynamic model of the test rig
 

270 kg

6.8 kg ·m2 11 kg ·m2

ZTA

10−3ω2 ω

·

水力测功机叶轮质量    ，直径转动惯量

 ，极转动惯量     ，作为集中质量附

加在转子中部结点处。此外，在子系统交界面的节

点上，施加机械阻抗   ，模拟试验件对试验台轴系

横振阻尼临界转速的影响。施加     N（   为转

动圆频率，对应的不平衡量为 1 kg   mm）的稳态横向

旋转激励力，进行稳态响应分析，用于计算试验台子

系统在施加不同横向阻抗下的峰值转速，并求出相

应的放大系数，以判断峰值转速是否为有效的阻尼

临界转速。

ZTA

需要注意的是，由于中间支撑轴承采用的是滑

动轴承，其支撑刚度具有各向异性。所以，在进行分

析计算时，需要将阻抗   拆分成两个不同方向的横

向阻抗与角向阻抗，其中 x 方向为平行于地面的横向

方向，y 方向为垂直于地面的纵向方向。 

3.3    试验台响应考核点位置的选择

按照横振临界转速的评价标准，计算试验台稳

态响应中的峰值转速，可以得到有效的阻尼临界转

速。稳态响应的测点一般选在具有明显振幅的轴承

轴颈中心，可以根据无阻尼临界转速振型初步确

认。图 9给出了试验台不附加交界面横向阻抗时的

前三阶正进动无阻尼临界转速及其模态振型。

×104

在无阻尼临界转速的振型中，只有支撑中间轴

的轴承 C、D的轴颈中心会产生明显的振动。以在

交界面施加横向阻抗为 1   N/mm的稳态响应为

例，图 10展示了轴承 C与轴承 D处的稳态响应的

Bode图。两轴承轴颈中心的稳态响应的峰值转速相

同，但轴承 D轴颈中心处稳态响应的峰-峰值以及放

大系数明显大于轴承 C轴。另外，其他横向阻抗下

的稳态响应也是相同的结果。故后续计算取轴承

D轴颈中心 x 方向与 y 方向的放大系数评估试验台

的峰值转速是否为有效的临界转速。

AFx AFy

0 ∼ 6 000 r/min

多次计算结果表明，在交界面上不同横向阻抗

作用下，透平试验台轴承 D轴颈在交界面激励下，

x 方向与 y 方向只出现 1个放大系数（   和   ）大

于 2.5的峰值转速，说明透平试验台在 

转速内，在 x 方向与 y 方向均存在一阶有效的阻尼临

界转速。 

3.4    试验件临界转速的限制范围

在转速 0~6 000 r/min范围内，x 方向与 y 方向的

阻尼临界转速随交界面上横向阻抗的变化曲线分别

如图 11和图 12所示。根据该曲线分别与试验台工
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图 7    响应 Bode图及放大系数 AF的定义

Fig. 7    Bode diagram of response and definition of amplification
coefficient AF
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Kxx

(0, 4 476)∪ (12 255, +∞)N/mm

Kyy (0, 4 497)∪ (12 281, +∞)N/mm

作转速上边界（4 152 r/min）和下边界（2 714 r/min）交
点的横坐标，可以得出横向阻抗的合理区间。因此，

在满足工作转速的要求下，x 方向横向阻抗   合理

区间为       ，y 方向横向

阻抗   合理区间为   。

Kxx

(4 476, 12 255) N/mm Kyy

(4 497, 12 281) N/mm

所以，根据本节分析，确定试验件的一个设计限

制 为 ： 避 免 新 试 验 件 的    处 于 或 接 近 区 间

 ，同时也要避免   处于或接近

区间   。 

4    试验台+试验件阻尼临界转速的校验

利用第 1节的理论方法，将某一透平试验件与

试验台组合，组成透平试验台+试验件整体系统，并
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图 9    透平试验台前三阶无阻尼临界转速和振型

Fig. 9    The first three undamped critical speeds and modes of the
turbine test rig
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图 10    轴承 C、D轴颈中心处响应的 Bode图
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图 11    x 方向阻尼临界转速随横向阻抗的变化

Fig. 11    Damped critical speed vs. transverse impedances in the x
direction
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建立动力学模型，如图 13所示。

2 600 mm

425 mm

90 kg

20.3 kg ·m2 40.5 kg ·m2

36 kg

82 kg 137 mm

透平试验件有两套油膜轴承（E、F）径向支承，

跨距为    ，后轴承中心到转子端面距离为

 。试验件外围结构支撑刚度作为机械阻抗

已等效在两个轴承上。叶片总质量约   ，直径转

动惯量   ，极转动惯量   ，集中附

加在叶轮处，遥测转接盘质量   。半联轴器质量

 ，距转接轴法兰端面   。

1×10−3ω2

根据机械阻抗综合法的原理，在交界面处施加

  N的稳态横向旋转激励力，计算得到试验

件在交界面上 x 方向和 y 方向的不同横向阻抗下试

验台阻尼临界转速变化曲线。绘制与现有试验件的

2 714 ∼ 4 152

阻尼临界转速随横向阻抗变化曲线并得到交点，其

交点对应的转速即为试验件+试验台系统的阻尼临

界转速。图 14所示黑色虚线为现有透平试验件交界

面有阻尼横向阻抗实部特性，紫色实线为试验台 x 方

向反进动阻尼有效临界转速，红色交点为试验台需

要避开的有效临界转速点。图 15所示黑色虚线为现

有透平试验件交界面有阻尼横向阻抗实部特性，红

色实线为试验台 y 方向正进动阻尼有效临界转速，蓝

色交点为试验台需要避开的有效临界转速点。在实

验转速     r/min范围内，满足第 3节计算

得到的设计限制。
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图 13    试验台+试验件动力学模型

Fig. 13    Dynamic model of the test rig and a test piece
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根据图 10进行计算，在工作转速区间 2 714~

4 152 r/min内，轴承 C、D轴颈中心处响应的 Bode图

在交界面激励下 x 方向和 y 方向只出现一个放大系

数大于 2.5的转速峰，因此只存在一阶临界转速，

反进动临界转速为2 553 r/min，正进动临界转速为

2 502 r/min，如表 2所示。

根据本文第 2节临界转速评判标准，在工作转

速区间 2 714~4 152  r/min内 ，试验件+试验台没有

出现阻尼临界转速，符合试验台稳定持续运行的

要求。

  

0

1 000

2 000

3 000

4 000

5 000

6 000

E
ff

ec
ti

v
e 

cr
it

ic
al

 s
p
ee

d
 i

n
 y

 d
ir

ec
ti

o
n
/(

r·
m

in
−1

) Critical speed in y direction 
Working speed
Lower speed boundary
Upper speed boundary
Impedance in y
Point of intersection

100 101 102 103 104 105

Transverse impedance/(N·mm−1)

4 152 r/mm

3 270 r/mm

2 714 r/mm

图 15    阻尼临界转速 FW交点
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表 2    试验台+试验件的阻尼临界转速

Table 2    Damped critical speed of the test rig and a test piece

Order of critical

speed

Damped critical speed of transverse

vibration/(r·min−1)

First-order BW 2 553

First-order FW 2 502
  

5    结　论

（1）本文将透平试验件对试验台动力学特性的
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影响模化为试验台和试验件交界面处的机械阻抗。

对于已经建成的试验台，能够验证是否有更多不同

结构和参数的试验件展开动力学试验；对于在设计

阶段的试验件转子，能够确定横向阻抗的设计范围，

减少反复验算。

（2）研究了试验件对试验台有阻尼横振临界转

速的影响，得出在现有试验台满足实验转速标准的

情况下，未知实验件的初步设计范围。建立了某一

试验件和试验台系统的动力学模型，验证了试验件

临界转速设计限制范围的有效性。

Kxx (4 476, 12 255)

Kyy (4 497, 12 281)

（3）对于本文中的试验台，设计新试验件时首先

应以以下限制来确定初步方案：避免交界面上阻抗

的   处于或靠近区间   N/mm，也要避

免   处于或靠近区间    N/mm。

（4）分析了某一试验件+试验台系统的有阻尼临

界转速，结果表明：在工作转速区间 2 714~4 152 r/min
内，该系统没有出现阻尼临界转速，符合试验台稳定

持续运行的要求，从而验证了试验件临界转速设计

限制范围的有效性。
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Influence of a Turbine Test Piece on the Damped Critical Speed of
Transverse Vibration of a Test Rig

ZHANG Runze1, SHI Gong2, LI Fuqing2, LIANG Erfang1, LI Zhengmei1, LIU Changli1,
PENG Shenghong2, DI Guangqiang2

(1. School of Mechanical and Power Engineering, East China University of Science and Technology,
Shanghai 200237, China; 2. China United Gas Turbine Technology Co. LTD, Shanghai 201306, China)

Abstract: The  turbine  test  rig  system  for  a  heavy-duty  gas  turbine  consists  of  a  test  rig  and  a  test  piece.  The
dynamic characteristics of the test piece are represented as mechanical impedance at the interface between the test rig
and  the  test  piece.  The  impedance  matching  principle  of  mechanical  impedance  synthesis  analysis  at  this  location  is
utilized  to  determine  the  mutual  influence  of  the  damped critical  speeds,  thus  the  design  limitation  conditions  of  the
unknown test piece are obtained. Meanwhile, the dynamic models of the test pieces and the test rig are established to
obtain  the  damped  critical  speed  of  the  system.  The  results  validate  the  effectiveness  of  the  design  constraints  for
controlling  transverse  vibration  damped  critical  speeds  in  the  test  piece.  These  conclusions  provide  guidance  for  the
design of turbine test pieces.

Key  words: turbine  test  tig； transverse  vibration； damped  critical  speed； mechanical  impedance  synthesis
analysis；heavy-duty gas turbine
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