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燃气轮机周向拉杆转子连接刚度对
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摘 要：为研究燃气轮机周向分布式拉杆转子轮盘间存在的连接刚度对轴系转子振动特性产生的影

响，提出一种基于六自由度的弹簧单元等效方法。首先，将轮盘接触刚度与拉杆弯曲刚度同时等效进连

接界面，便于使用一维梁单元求解其临界转速与振动响应变化，验证其与全三维有限元法吻合度在3％
以内。然后，改写了非线性动力学方程，采用谐波平衡法对其进行求解，使用经典Newmark方法验证其

准确性。最后，使用该等效方法计算了某模拟转子连接刚度对其临界转速、响应特性、非线性特性等的

影响。计算结果表明：当连接面剪切刚度与弯曲刚度减小3个数量级时，均造成了临界转速的降低和振

动响应的提高，而其影响程度可由各阶振型大致推测，且响应幅值受剪切刚度影响较大；使用临界转速

趋于收敛时的连接刚度与试验值的对比误差<2％，较连续模型提升显著；在连接刚度各向异性时，每一

阶临界转速均出现两个响应峰值，轴心轨迹变成椭圆；考虑刚度随位移变化（非线性刚度）后，转子的

响应峰值发生“歪扭”特性，且该峰值特征随不平衡量、无量纲阻尼等因素变化而呈现“波浪形”

变化。
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Abstract：In order to study the effects of the connection stiffness between the disks of the gas turbine cir⁃
cumferential distributed rod rotor on the vibration characteristics of the rotor，an equivalent method based on six-
degree-of-freedom spring element is proposed. Firstly，the contact stiffness of the disks and the bending stiffness
of the tie rod are equivalently entered into the connection interface at the same time，which is convenient to use a
one-dimensional beam element to solve the change of its critical speed and vibration response，and verified that
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the coincidence between the method and the full three-dimensional finite element method is less than 3%. Then
rewritten the non-linear dynamic equation，solved it with the harmonic balance method，and verified its accuracy
using the Newmark method. Finally，the equivalent method was used to calculate the influence of the connection
stiffness of a simulated rotor on its critical speed，response characteristics，nonlinear characteristics，etc. The
calculation results show that：When the shear stiffness and bending stiffness of the joint surface decrease by three
orders of magnitude，the critical speed decreases and the response increases，the degree of influence can be
roughly estimated from the various modes and the response amplitude is greatly affected by the shear stiffness.
The comparison error between the critical rotational speed when the value tends to converge and the test value is
less than 2%，which is significantly higher than that of the continuous model. In the case of anisotropic connec⁃
tion stiffness，two response peaks appear at each order of critical speed，and the axis trajectory becomes ellipti⁃
cal. After considering stiffness as a function of displacement（non-linear stiffness），the response peak of the rotor
has a‘torsional’characteristic，and the characteristics of the peak show a‘wavy’change with the changes of im⁃
balance and dimensionless damping.

Key words：Circumferential tie rod rotor；Connection stiffness；Nonlinear characteristics；Critical rota⁃
tional speed；Vibration characteristics

1 引 言

拉杆转子因其低重量、高强度、易于拆装等优

势，广泛应用于航空发动机及重型燃气轮机中。不

同于连续转子，拉杆转子在结构上不是一个连续的

整体。尤其在预紧力松弛的情况下，采用针对连续转

子的建模方法分析拉杆转子得到的结果与实验结果

有较大差异。因此，需要建立拉杆转子接触界面的力

学模型，并在分析其转子动力学特性中考虑接触界面

连接刚度，以得到适合拉杆转子的建模方法［1-2］。

早在 1988年，顾家柳等［3］就指出连接结构的存

在使转子系统的动力学行为变得复杂，应开展深入

研究。欲研究连接结构对转子动态特性产生的影

响，需对以下方面逐一进行研究：首先建立接触界面力

学模型，研究预紧力、接触状态等对连接刚度产生的影

响；进而构建包含连接刚度的转子计算模型，研究连

接刚度对转子动态特性的影响；最后建立刚度随响应

的非线性变化函数，计算转子的非线性响应特性。

盘间接触刚度的计算可以分为微观计算与宏观

模拟两种方法。最初始的计算接触刚度的方法基于

Hertz接触理论和 GW模型提出，Zhou等［4］基于该方

法推导出接触刚度随接触压力与接触区域等因素变

化的关系。高进等［5-6］同样运用 Hertz接触理论和

GW统计模型分析了拉杆-轮盘组合界面上的接触特

性，并结合有限元分析确定了拉杆转子的弯曲刚度。

在宏观方面则主要通过有限元方法计算接触刚度。

Liu等［7］通过有限元方法计算了赫兹耦合接触下的弯

曲刚度，结果显示：在较小弯矩施加阶段刚度降低系

数为常数，而当接触面开始分离时其开始显著下降。

Qin等［8］提出一种计算螺栓鼓式轮盘连接刚度的弯曲

刚度计算模型，并与有限元结果吻合良好。

为在计算转子振动特性时考虑连接结构的影

响，近年来国内外学者做了大量研究工作。目前有

等效弹簧法、虚拟材料法［9-10］和修正刚度矩阵法等三

种等效方法。其中 Link等［11］通过基础的激励试验获

得接触界面的非线性接触刚度，并引入非线性弹簧

将其加进系统的非线性动力学方程；Luan等［12］为描

述连接界面轴向拉压刚度特性，采用了双线性分布

弹簧来模拟拉压刚度不对称对结构轴向响应的影

响；Gao等［13］将界面等效为铰链和角向弹簧的组合，

建立了应变能与角向弹簧刚度之间的关系。洪杰

等［14］定量描述了连接界面刚度损失的力学模型，并

基于非线性系统提出一种刚度损失抑制方法。

基于非线性刚度的转子动力学求解，Yuan等［15］

建立了拉杆转子的数学模型，并分析了 Jeffcott转子

动力学特性及模态响应。于平超等［16］针对具有局部

非线性的转子系统动力学平衡方程，提出了一种新

的求解方法，得到柔性转子系统动力学特征。达琦

等［17］计算了粗糙度、预紧力等参数对抗弯刚度的影

响，并计算了该转子的非线性动力学特征；申鹏等［18］

计算了轴承刚度非线性情况，引入非线性油膜力影

响，使用四阶龙格库塔方法求解了系统的相轨迹、庞

加莱截面图等特征，并与整体转子进行了对比分析。

本文基于以上问题，首先提出一种基于六自由

度弹簧单元的刚度等效方法，并将拉杆弯曲刚度考

虑其中。该方法不仅将复杂转子系统简化为一维梁
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单元求解，且同时考虑连接界面剪切刚度、弯曲刚度

对动态特性产生的影响，此外还能极简便地计算刚

度失谐、刚度非线性等特征；其后，本文推导了一种

求解非线性微分方程的迭代计算方法，并用 Newmark
方法作为对比验证，结果显示相比于 Newmark方法，

该方法大大提高了求解效率；最后使用该方法求解

了某模拟转子在不同连接刚度下临界转速、振动响

应等因素的变化趋势。

2 考虑连接刚度的转子动力学计算方法

2.1 连接刚度等效方法与验证

考虑非线性刚度后整体转子的动力学方程可以

表示为

Mq̈ + (C + ΩG ) q̇ + Kq + K nq = 0 （1）
式中M为质量矩阵，K为线性刚度矩阵，C + ΩG

为阻尼项，其中 C为阻尼矩阵，G为陀螺矩阵。刚度

项与阻尼项共同影响转子的动态特性，其中本文仅

研究刚度项对转子特性的影响，而不考虑方程中的

阻尼变化与陀螺效应。考虑轮盘间连接的非线性刚

度矩阵 K n则由六个自由度的 6阶刚度矩阵定义。

在有限元计算中可以将上式中的非线性刚度矩

阵通过六自由度弹簧单元施加，非线性刚度可由各

类函数进行定义。在图 1所示的笛卡尔坐标系中，若

以 z轴为转子轴线方向，设连接面两侧轮盘具有三个

轴向的平动自由度及绕三个轴向的转动自由度，则

弹簧单元的刚度矩阵可以定义为

K n =

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ù

û

ú

ú

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

K 11 K 12 K 13
K 21 K 22 K 23
K 31 K 32 K 33

K 14 K 15 K 16
K 24 K 25 K 26
K 34 K 35 K 36

K 41 K 42 K 43
K 51 K 52 K 53
K 61 K 62 K 63

K 44 K 45 K 46
K 54 K 55 K 56
K 64 K 65 K 66

=

é

ë

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ê

ù

û

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

ú

F 1
d1

F 1
d2

F 1
d3

F 2
d1

F 2
d2

F 2
d3

F 3
d1

F 3
d2

F 3
d3

F 1
q1

F 1
q2

F 1
q3

F 2
q1

F 2
q2

F 2
q3

F 3
q1

F 3
q2

F 3
q3

M 1
d1

M 1
d2

M 1
d3

M 2
d1

M 2
d2

M 2
d3

M 3
d1

M 3
d2

M 3
d3

M 1
q1

M 1
q2

M 1
q3

M 2
q1

M 2
q2

M 2
q3

M 3
q1

M 3
q2

M 3
q3

（2）

式中正对角线为 K 11~K 33分别表示沿三个轴向的

平动刚度，K 11，K 22为连接面的剪切刚度；K 44~K 66分别

表示绕三个轴向的转动刚度，K 44，K 55 为连接面的弯

曲刚度；其他非正对角线方向刚度为耦合刚度作用。

对于轴系转子动力学的弯曲临界计算，剪切刚度与

弯曲刚度为主要影响，故本文仅考虑 K 11，K 22，K 44，K 55
对拉杆转子临界转速及振动特性的影响。

在线性情况下，K 11 ~K 66为常数，此时该项可被线

性项合并。在非线性情况下，K 11~K 66 为随响应或时

间等变化的函数。此时，要解式（1）非线性微分方程

的特征值，首先将其转化为状态方程，有

Pq̈ + Qq̇ = f ′( t ) （3）

其中：

P = é
ë
ê

ù
û
ú

ΩG M
M 0

Q = é
ë
ê

ù
û
ú

K + K n 0
0 -M

，设上述状态方程的特

解为 q̇ = φeλt，带入状态方程后可以得到

Tq̈ = λq̇ （4）
式 中 T = -P -1Q = é

ë
ê

ù
û
ú

0 I
-M -1 (K + K n ) -ΩGM -1 ，I

为转子的截面矩。计算上述矩阵的特征值和特征向

量可以得到转子系统的 n阶临界转速。

为进一步简化模型，本文将拉杆弯曲刚度与盘

盘接触刚度同时等效进盘间弹簧单元，作为整体连

接刚度（本文简称其为连接刚度）。分布式拉杆转子

弯曲刚度计算方法引用文献［19］中的计算公式，即

K r = K ra r2p∑
i = 1

N sin2 ( 2πi
N
) + NK rb （5）

式中 K ra为单根拉杆的拉伸刚度，K rb为单根拉杆

的弯曲刚度，rp 为拉杆圆心到转子轴线半径，N为拉

杆个数。计算得到拉杆刚度后，将其乘以接触面数

Fig. 1 Defination of connection stifiness matrix
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量，并将其与接触刚度之和施加到弹簧单元。

为使等效拉杆弯曲刚度的简化模型不失一般性，

通过对比全三维模型和简化模型，考察其振动频率与

临界转速是否准确。计算模型如图 2所示，14级盘由

周向分布的 8根拉杆拉紧，模型详细参数见表 1。其中

全三维模型包含拉杆、定义接触，计算在ANSYS软件中

完成，称该模型为Model A；简化模型则仅由盘和弹簧单

元构成，计算在Matlab中完成，称该模型为Model B。
全三维模型定义拉杆与盘为绑定接触，盘与盘

间仍通过弹簧单元连接，此时的连接刚度为盘间接

触刚度。计算分两步进行：首先，在盘一端施加与预

紧力相等的力，在盘另一端施加弯矩，计算其接触刚

度；然后，将该接触刚度施加进弹簧单元，计算其不

同转速下的固有频率，画出坎贝尔图。

简化模型省略拉杆建模，仅建立盘的有限元模

型，将等效进盘的刚度通过填补拉杆孔近似等效，在

每级盘间定义弹簧单元，施加弯曲刚度，此时的连接

刚度为接触刚度与拉杆等效弯曲刚度之和。在两端

的第二级轴头处添加支承，支承刚度均为 5×107N/m，

不考虑阻尼影响。最后计算不同转速下的固有频

率，画出坎贝尔图。

分别使用全三维模型和简化模型计算该模拟拉

杆转子在三种不同预紧力下的临界转速。两种模型

前三阶正进动临界转速对比值见表 2。两种模型计

算得到的前三阶弯曲振型均吻合良好（如图 3，横纵

坐标单位均为 m），得到的坎贝尔图见图 4。图中蓝色

线为不平衡激励线，黑色实线表示简化模型，红色虚

线表示全三维模型，激励线与正反进动曲线的交点

即为正反向的临界转速。计算结果表明：简化模型

计算得到前三阶临界转速最大偏差不超过 3％，简化

模型很好地反应了预紧力对拉杆弯曲刚度造成的影

响，并成功将其等效进连接界面。简化模型计算结果

分布在全三维模型左右，不存在整体偏大或偏小的情

况，除去拉杆孔等效的细小误差，该模型简化方法能

较好反应不同预紧力下的转子动力学特性变化。

2.2 振动响应求解方法与验证

当转子系统某些参数相互作用表现出非线性特

征时，描述结构动力学的微分方程可表示为

Mq̈ ( t ) + B 0 (Ω ) q̇ ( t ) + K 0q ( t ) + f (q ( t ) ,q̇ ( t ) ) = g ( t )（6）
当转速恒定，且激振力为谐波形式时，可表示为

g ( t ) = R{geiωt} （7）

Table 1 Physical parameters of rotor

Parameter
Rotor length
Tie rod length
Disk thickness

1st shaft head length
2nd shaft head length
1st shaft head diameter
2nd shaft head diameter

Tie rod diameter

Value/mm
700.28
521.49
38.20
48.53
48.88
25.50
37.37
10.00

Fig. 2 Optimization method

Table 2 Comparison of critical speed under various

preloads

Preload

5kN

50kN

500kN

Model
Model A
Model B

Relative error/%
Model A
Model B

Relative error/%
Model A
Model B

Relative error/%

Critical speed/(rad/s)
1st order
5080.93
4987.14
1.85

6149.99
6039.18
1.80

7257.68
7126.50
2.18

2nd order
13189.00
13375.09
-1.41

15690.55
15409.90
1.79

17494.57
17169.66
1.86

3rd order
22390.42
22853.71
-2.07

24769.84
24548.50
0.89

25784.41
25789.90
-0.21

Fig. 3 Bending formation comparison
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若系统非线性弱且在共振点附近受到激励，则

式（6）可被线性化并通过稳态非线性计算获得近似

解。否则必须通过瞬态非线性计算精确解。

2.2.1 微分方程的改写

有多种方法可以修改非线性微分方程，以此通

过非线性分析方法求解。本文使用谐波补偿法（也

称谐波平衡法或等效线性化法），该方法使非线性项

的傅里叶展开和泰勒展开的第一项相等。若将力矢

量在平衡位置附近泰勒展开，并仅保留与速度和位

移成正比例的项，则可以得到力矢量的求解式

f (q,q̇ ) ≅ f ( 0,0 ) + ∂f∂q q +
∂f
∂q̇ q̇ （8）

另一方面，假定解为谐波形式，则位移矢量可以

表示为

qT = {q1 cosα 1 ,q2 cosα 2 ,...,qn cosαn} （9）
式中 αj = ωt + θj，θj 是与位移函数相关的相位，

若把每个 fj (q，q̇ )函数做傅里叶展开，可以得到

f (q,q̇ ) =∑
ν = 0

∞
{ }aν cos (νωt ) + bν sin (νωt ) （10）

式中

aν = 1π ∫02π f (q,q̇ )cos (να )dα （11）
bν = 1π ∫02π f (q,q̇ )sin (να )dα （12）

通过对比傅里叶展开与泰勒展开式，并用复数

形式改写可以将微分方程修改为以下形式

-ω2M + iωB 0 (Ω ) + iωBL (q1 ,...,qn ) +
K 0 (Ω ) + KL (q1 ,...,qn )q = g

（13）
式中的刚度矢量和阻尼矢量表示为

KL (q1 ,q2 ,...) = {0,...,0, 1q k a1 ,0,...} （14）

BL (q1 ,q2 ,...) = {0,...,0, 1ωq k b1 ,0,...} （15）
2.2.2 谐波平衡方程求解

使用扫频法确定转子系统共振点，并通过 New⁃
ton-Raphson模型求解不同转速下的动力学方程。首

先，将式（13）改写为

é

ë
êê

ù

û
úú

K 0 (Ω ) - ω2M ωB 0 (Ω )
ωB 0 (Ω ) K 0 (Ω ) - ω2M { }qRqI +

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

KL ( || q1 , || q2 ,...) - BL ( || q1 , || q2 ,...)
KL ( || q1 , || q2 ,...) - BL ( || q1 , || q2 ,...) { }qRqI = { }gR

g I

（16）

式中 q为位移向量，g为力向量，考虑到 q = qR +
iqI，g = gR + ig I。上式可以简写为

D 0 (Ω ) x + DL ( | q1 | ,| q2 | ,...) x = h （17）
使用迭代法计算上式，步骤如下

（1）生成起始向量

D 0 (Ω ) x + DL (0,0,...) x = h （18）
（2）在第 n + 1步，估计残差向量

rn + 1 = h - D 0 (Ω ) xn - DL ( | qn1 | ,| qn2 | ,...) xn （19）
然后，使用切线矩阵计算增量

D 0 (Ω )Δxn + 1 + ∂DL ( || qn1 , || qn2 ,...) xn
∂x Δxn + 1 = rn + 1（20）

最后，迭代计算得到响应值的近似解

xn + 1 = xn + Δxn + 1 （21）
（3）检验收敛性

 Δxn + 1
 xn

≤ ε （22）

Fig. 4 Campbell diagrams under various preload
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如果不满足收敛性要求，则返回第（2）步重新计

算，否则计算下个转速下的响应。

2.2.3 求解方法验证

使用图 2中所描述模拟转子结构进行动力特性

计算，以验证本节中所述的动力学计算与简化方法。

在第二级轴头端部添加 5g·cm的不平衡质量，在第

2.1节所述状态下，分别用经典 Newmark方法和本文

所述之方法，求解转子正中间位置处的第二阶临界

转速旁的不平衡响应，如图 5所示。

两种方法求解非线性转子振动响应结果一致，

但本文方法求解自由度大大减少，平均耗时大大降

低，尤其在求解大型复杂三维转子时优势突出，说明

了本方法在求解非线性响应时的准确性与高效性。

原因主要在于本文通过缩减自由度大大降低非线性

方程规模，且不用如 Newmark方法一样迭代计算极为

复杂的雅可比矩阵。

3 周向拉杆转子系统动力学特性分析

模仿三菱公司某型燃气轮机周向拉杆转子轴系

建立三维计算模型（如图 6），使用上文所述刚度等效

方法及振动响应求解模型，研究连接刚度对转子动

力学特性的影响。该转子压气机部分由 17级压气机

盘、12根周向拉杆组成，前三级盘与轴头一体，后 15
级盘通过拉杆锁紧；透平部分由 4级涡轮盘、12根拉

杆组成。转子总长约 11m，材料选用 30Cr2Ni4MoV。
使用一维模型对其进行简化，将不规则的伸根部分

与叶片同时作为集中质量施加。模型包含梁单元、

弹簧单元、接地弹簧单元与集中质量单元四类单元。

其中轴承位于图 6（b）中 1，2处，刚度取重型燃机固

定-可倾瓦混合径向轴承折合动力系数，取线性刚度

2.25×109N/m及线性阻尼 105N/（m/s）。本章仅考虑连

接刚度影响，连接阻尼给定一个固定的小值，既不会

对 临 界 转 速 产 生 影 响 ，又 能 定 性 研 究 响 应 幅 值

变化。

3.1 转子临界转速与响应分析

使用上文中的简化模型计算不同等效连接刚度

对临界转速及响应的影响。计算响应时在图 6（b）中

A点施加 10g·cm的不平衡质量，求解 B点的响应特性。

首先计算了整体转子（盘间刚性连接）的弯曲振

型。前三阶弯曲振型如图 7所示，图 7（a），（b），（c）分

别为一、二、三阶振型，横纵坐标单位均为 m。其中一

阶为典型的一弯，二阶振型压气机段的剪切变形较

大，三阶为压气机段的单悬臂局部振动。

在每级压气机盘与透平盘间均施加弹簧单元，

改变单元刚度大小（K 11，K 22，K 44，K 55），研究剪切刚度

Fig. 6 Gas turbine tie rotor model

Fig. 5 Result comparison of two methods

Fig. 7 Bending formation
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和弯曲刚度对转子临界转速和 响应产生的影响。

临界转速计算结果如图 8所示，其中图 8（a），

（b），（c）分别为一阶、二阶与三阶临界转速随等效连

接刚度变化关系。图中虚线为预紧力未发生松弛下

的临界转速线，此时的盘间连接刚度为此预紧力下

的连接刚度和拉杆等效弯曲刚度之和。可以发现当

弯曲连接刚度达到 1013（N·m）/rad，剪切连接刚度达

到 1012N/m时，各阶临界转速均趋于收敛，说明此时的

刚度已经接近轮盘间的刚性连接。

图 8中黑线表示弯曲刚度不变时，剪切刚度变化

对临界转速的影响；红线表示剪切刚度不变时，弯曲

刚度对临界转速的影响。根据三阶变化趋势可以看

出：每阶临界转速随等效连接刚度变化幅度不同，但

趋势相同。在刚度减小初期阶段，临界转速变化较

小；随着刚度持续减小，临界转速开始加速减小。

取弯曲刚度为 1013（N·m）/rad，剪切刚度为 1012N/m，

此时转子临界转速趋于收敛。将此时的临界转速与

整体连续模型计算值及该型号三菱转子的厂家试验

值［20］进行对比，结果如表 3所示。从表中可以看出：

连续转子计算得到的临界转速普遍偏大于真实试验

值，而使用本文中的六自由度弹簧，取其收敛时的连

接刚度可大幅减小计算误差。

进一步结合振型分析其变化趋势可以发现：一

阶临界转速受弯曲刚度影响略大于剪切刚度，可以

看出压气机段弯曲变形大于剪切变形；二阶临界转

速则主要受剪切刚度影响，可以看出压气机段连接

截面的剪切变形较大；三阶临界转速在刚度减小的

初始阶段变化不大，原因在于其弯曲振型为单悬臂

局部振动，弯曲变形与剪切变形均较小。但剪切刚

度进一步减小后，转子的弯曲振型会发生变化，盘与

盘间出现错位，此时临界转速开始大幅减小。

图 9为 B点振动响应随不同连接刚度变化曲线，

其中黑线为弯曲刚度为 1013（N·m）/rad，剪切刚度为

Fig. 8 Relation between critical speed and stiffness Fig. 9 Relation between response and stiffness

Table 3 Critical rotational speed of rod fastening rotor for

heavy duty gas turbine (r/min)

Order of vibration
1st
2nd
3rd

Continuum model
1104.4
2768.7
3421.7

Model B
1068.9
2580.6
3369.6

Test data
1050.5
2502.6
3348.2
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1012N/m时的响应曲线，取刚度变化后峰值点的连线

组成箭头线。其中绿色箭头为弯曲刚度不变时，

剪 切刚度从 1012N/m 下降到 109N/m 对应响应峰值

的 变化；红色箭头为剪切刚度不变时，弯曲刚度从

1013（N·m）/rad下降到 1010（N·m）/rad对应响应峰值的

变化。

从图 9中可以看出：随着刚度的减小，振动响应

幅值整体呈现增大趋势。其中一阶与二阶响应增长

幅度较大，三阶相对比较平缓。

3.2 各向异性刚度下的响应分析

通常情况下，燃机转子不会有显著的非对称刚

度，但在某些故障模式或极端运行条件中，也存在该

类型失稳的可能性。例如：非均匀温度场引起的周

向拉杆预紧力分布不均匀、某根拉杆事故中发生断

裂等。本文基于六自由度弹簧的连接刚度等效方法

可以简便研究转子在该失谐下的动力学特性。

本节分别计算了各向异性剪切刚度与各向异性

弯曲刚度两种失谐类型，转子在两个振动方向上的

响应如图 10所示。从图中可以看出：临界转速对应

的响应峰值均在一个方向上分裂为两个峰值。对于

各向异性剪切刚度，该分裂方向为小刚度对应方向；

而对于各向异性弯曲刚度，该分裂方向为大刚度对

应方向。且峰值分裂方向的响应幅值要小于其正交

方向。分裂方向响应幅值由较大刚度决定，未分裂

方向响应幅值由较小刚度决定。

此时，转子在同一阶两个临界转子，轴心轨迹变

为椭圆（如图 11），椭圆的长半轴受小刚度影响，长半

轴受大刚度影响，当两正交刚度相差越大时，椭圆的

椭圆度也越大，且 θ角也随之增大。

根据各向异性刚度的失稳条件，当转子在分裂

的两个临界转速之间运行时，系统将失去稳定。燃

机实际运行过程中一般不会产生这么大的刚度不均

匀，但由于温度场分布不均匀引起的预紧力失谐仍

会一定程度上增大失稳范围，因此控制失谐是振动

抑制的一种手段。

3.3 时变连接刚度下的响应分析

上两节均在连接刚度线性情况下计算，虽能定

性研究因预紧力变化导致连接刚度变化造成的动力

学特性影响，但仍不能反映真实情况下的非线性响

应。实际过程中连接刚度随位移与时间不断变化，

一方面在有振动产生时，盘与盘间出现夹角，连接刚

度随夹角变化而不断改变；另一方面在长时间运行

时，非均匀温度场会造成拉杆预紧力变化，从而产生

连接刚度的时变过程。本节考虑转子产生响应时弯

曲刚度随响应变化的非线性过程。

使用文献［21］中的有限元计算方法计算接触

界面弯曲刚度变化。建立拉杆转子单位模型（图

12），利用 ANSYS非线性求解器求解，在一级盘上施

加固定弯矩M，根据其张开角度求解得到连接弯曲刚

度随张开距离变化关系。进而根据振动响应计算结

果，扫频求解每一步均先计算该响应下的刚度值，对

连接刚度进行更新。连接弯曲刚度随张开距离的变

化关系如图 13所示。迭代循环流程如下图所示：首

先提取式（21）中的响应幅值，进而计算盘间轴向位Fig. 10 Relation between response and stiffness

Fig. 11 Axis orbit
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移量，从图 13中获得更新后的刚度值，计算该刚度值

下的响应，如此循环迭代。

计算不同不平衡量与弹簧单元不同阻尼下的非

线性响应，结果如图 14所示，非线性刚度项的影响表

现出与线性模型不同的振动响应特性。由于一阶临

界受刚度影响较为显著，因此绘制一阶附近的振幅

图像。从图中可以看出：由于非线性项的存在，使得

某些频率值出现了多解现象，共振峰值向左方倾斜，

出现“歪扭”特性，该“歪扭”由刚度的软特性引起。

而增大不平衡量与减小阻尼，均使得多解范围扩大，

使峰值分布体现为“波浪形”变化。共振峰的偏移使

系统存在多解的频率范围扩大，进而使振幅不稳定

区域扩大。减小轮盘偏心量、两盘偏心量夹角和非

线性刚度占比，或者增加无量纲阻尼均能缩减双稳

态的存在区域，有助于振动抑制。

4 结 论

本文借助六自由度弹簧单元研究了周向拉杆转

子盘连接刚度对轴系转子动力学特性的影响，推导

了一种迭代求解谐波平衡方程的求解方法，借助该

方法计算了模拟转子的动力学响应特性，最后得到

以下结论：

（1）简化模型成功将拉杆弯曲刚度等效进弹簧

单元，通过与全三维模型计算结果的校核对比，两种

模型前三阶临界转速误差不超过 3％。简化后的模

型能准确反映原始模型的振动特性。

（2）随着连接刚度的降低，轴系临界转速随之降

低，当剪切刚度下降三个数量级时，前三阶弯曲临界

分别降低了约 200，1200和 1300r/min；当弯曲刚度

下 降三个数量级时，前三阶弯曲临界均降低了约

300r/min，该变化趋势可由弯曲振型推测。响应整体

呈现增大趋势，但每阶幅值所受影响大小不同，且剪

切刚度对其影响更为明显。

（3）使用临界转速趋于稳定时的刚度值计算转

子轴系临界转速，可将计算误差控制在 2％以内，较

连续模型更贴近真实结果。证明该模型能较好描述

连接刚度对转子特性造成的影响。

（4）在各向异性连接刚度情况下（本文计算了正

交剪切刚度分别为 1012和 1010N/m，正交弯曲刚度 1013
和 1010（N·m）/rad两种情形），转子在某个方向上的振

动响应峰值会发生分裂，轴心轨迹变为椭圆，临界转

速分裂为两个，而这两个临界转速中间区域为不稳

定区。

（5）考虑刚度非线性后，响应峰值出现“歪扭”特

性。当不平衡量由 10g·cm增加到 40g·cm时，多解范

围扩大，但振幅基本不变，而当阻尼由 1×102N/（m/s）
增加到 4×102N/（m/s）时，多解范围与振幅均增大。可

见其形状随不平衡量、阻尼比等参数影响而出现“波

浪形”变化。

本文系统研究了连接刚度对转子系统产生的一

系列影响，为计算转子临界转速及振动特性提供了

方法和思路。但本文未进行状态耦合研究，实际运

行过程中，拉杆转子系统往往伴随刚度失谐、时变刚

度等综合工况。下一步工作将针对非线性刚度下转

Fig. 12 Iteration process

Fig. 14 Relation between response and factors

Fig. 13 Stiffness changes
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子的时变特征研究，考虑实际运行工况下的转子动

态特性。

致 谢：感谢国家科技重大专项的资助。
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