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摘要: 某燃气发生器转子工作转速超过第一阶弯曲临界转速,对该高速转子的动力特性和平衡平面的灵敏度

进行了计算和分析。根据计算对该转子支承形式进行了调整,并用模拟转子进行了动力特性试验, 计算和试

验结果表明合适的支承形式和减振措施, 可使该转子顺利通过弯曲临界转速, 在工作转速下平稳运行。
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Abstract: A gas turbine r otor w or king speed is higher than the f ir st crit ical speed of

bending. For this rotor, the high-speed rotor dynam ic behav iors and the sensit iv ity o f the

balance plane w ere calculated and analyzed. According to the calculated result the r otor

support ing conf igurat ion w as adjusted, and ex tensive dynam ic exper iments w ere carried out

w ith a simulated r otor. T he result of the calculat ion and experiment show s that appropriate

support ing conf igurat ion and vibr at ion depressing device can make the ro to r cr oss the f irst

bending crit ical speed smoothly and run steadily at w orking speed.
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　　某发动机燃气发生器转子在前后两支点均为

弹性支承(文中将刚度值K > 10
7
N / m 弹性支承

定义为刚支, 反之则为弹支)的情况下,工作转速

在其一阶弯曲临界转速之上,这样的高速柔性转

子在国内外是少见的。在柔性转子振动控制方面

国内还缺乏经验,而且柔性转子动力学问题是某

发动机预研的关键技术和难点之一。为了解决某

发动机燃气发生器过第一阶弯曲临界转速时所带

来的振动问题, 本文对该类高速柔性转子系统进

行了动力学[ 1, 2]分析与试验研究, 通过理论计算和

对某燃气发生器模拟转子的动力学试验,对某燃

气发生器采取双弹性支承加挤压油膜阻尼器
[ 3, 4]

的支承形式,并进行适当的高速动平衡[ 5, 6]的减振

措施,可获得较好的减振效果,最终使得某燃气发

生器转速顺利达标。



1　转子动力特性计算与分析

1. 1某燃气发生器转子介绍及计算模型的建立

　　某燃气发生器转子由轴流压气机,离心压气

机和涡轮组成,慢车转速为额定工作转速的67%

左右;转子采用1-1-0悬臂式支承方式。

图1　某燃气发生器转子计算模型

Fig. 1　Calculation model o f a gas turbine’s ro to r

计算软件为 samcef/ r otor, 由于梁单元耗机

时较少对转子建模时取梁单元模型。计算时考虑

了转子材料特性与温度的关系以及转子的轴向力

的影响。转子计算模型见图1。

1. 2　转子临界转速计算及支承方案的确定

　　以计算系统的临界转速特性为主,分析多种

支承方案的可行性。计算中令K a 和K b分别表示

前后支承刚度, N crn表示第n阶临界转速, N 表示

转速。具体计算内容如下:

( 1) 双刚支时系统临界转速;

进行双刚支计算时,分别计算了不同前后刚

支时转子系统的临界转速和振型,主要数据见表

图2　前弹后刚时临界转速随K a 变化的曲线

F ig . 2　Cr itical speed vary w ith K a at front Spr ing and

rear r ig id suppor ting

1, 典型的振型见表2。

( 2) 前弹后刚时, 或前刚后弹时系统临界转

速随弹支刚度变化的规律(如图2, 图3所示) ;

( 3) 双弹支时,系统临界转速随前弹支刚度

的变化规律(如图4) ;

( 4) 双弹支时,系统临界转速随后弹支刚度

图3　前刚后弹时临界转速K b变化的曲线

Fig . 3　Critical speed var y w it h K b at fr ont r ig id and

rear spring suppor ting

图4　双弹支弹时, 临界转速随K a 变化的曲线

(K b分别为6×10
6 N/ m, 8×106 N/ m)

Fig. 4　Curves of critical speed ver sus K a a t tw o

spring suppor ting

表1　双刚支时系统临界转速

Table 1　The rotor system’s critical speed with two rigid supporting

K a/ ( 106 N/ m) K b/ ( 106 N/ m) N cr 1/ ( r / m in) N c r2/ ( r/ min) N crn3/ ( r / min) N crn4/ ( r / min)

20

20

40

80

20

20

40

80

7210

8315

8371

9162

15 815

16 886

19 887

23 498

34 933

36 757

43 330

55 144

> 70 000

> 70 000

> 70 000

> 70 000
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的变化规律(如图5) ;

图 5　双弹支时, 临界转速K b 变化的曲线

(K a 分别为4×106 N/ m, 6×106 N/ m )

F ig . 5　Curves of cr itica l speed versus K bat tw o

spring suppor ting

弹性支承方案的设计和选择, 不仅要使转子

系统的临界转速避开工作转速,而且要有一定的

裕度,并且能满足强度、寿命的要求。从计算结果

来看,采用双刚支时,可能使转子在工作转速范围

内出现二阶弯曲临界转速或者第三阶临界转速就

在工作转速附近, 使转子系统振动复杂;前弹后刚

时,第二阶临界转速处转子主体已弯曲,前三阶临

界转速都在工作范围内,且裕度较低;前刚后弹时

情况与前弹后刚的比较类似, 这样看来这 3种支

承方式不适合该转子系统。

采用双弹支支承方案,转子前两阶振型都为

刚体振型,第三阶为弯曲振型, K a 在4×10
6
N / m

以下时,可以保证前二阶临界转速都在10 000 r/

min 以下。为了提高转子临界转速的裕度,尽量减

小转子在跨越临界转速时的振动, 希望前三阶临

界转速越低越好。但转子为悬臂结构,后面带有两

个质量较大的涡轮盘, K b 又不能取值太小。计算

发现K b在6×106～9×106 N / m 之间取值可以满

足以上条件。在有挤压油膜阻尼器时,计算K a 为

4×106 N/ m、K b分别6×106 N / m, 7×106 N / m

和9×106 N/ m 时转子的振动值。发现K b 为6×

106 N/ m 与7×106 N/ m 的相关振动值比K b为9

×106 N / m 时要小得多。转子的振动和弹支内力

都不能太大,当前后弹支刚度K a, K b 分别为 4×

10
6
N/ m 和 7×10

6
N/ m 比较适合该转子, 计算

得出转子系统的前三阶临界转速分别为 0. 11n-,

0. 19n-和0. 6n-( n-为转子系统工作转速) ,典型的振

型图见表2。最终可以看出,该转子很适宜采用双

弹支支承方案。
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表3　不同平衡量影响下的油膜间隙匹配

Table 3　The dif ference squeeze-oil f ilm clearance mating with dif f erence unbalance

不平衡量大小 (单位: g·cm)及最佳油膜间隙匹配(单位: ‰)

1 2 3 4 5 6 7 8

一个位置

有不平衡量

前

后

1. 5～2

1. 5～2

2～2. 5

1. 5～2. 5

2～3

2～2. 5

3～4

3～3. 5

3～4

3～3. 5

3. 5～4. 5

3. 5～4. 5

4～5

3. 5～4. 5

4～5

3. 5～4. 5

两个位置

有不平衡量

前

后

1. 5～2

1. 5～2. 5

2～3

2～2. 5

2～3

2～3

3～4

3～3. 5

3～4. 5

3～4

4. 5～5. 5

3. 5～4. 5

4. 5～5. 5

4～5

4. 5～5. 5

4～5

三个位置

有不平衡量

前

后

2～2. 5

2～2. 5

2～3

2～3

2～3

2～3

3～4

3～4

3～4. 5

3～4

4～5. 5

4～5. 5

4～6

4～5. 5

4～6

4～5. 5

表4　不同转速时各平衡平面影响强弱(其中为转子系统工作转速)

Table 4　The ef fect degree of the dif f erence balance plane at dif ference speed

转速/

( r / m in)

平面影响的强弱

高- - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - - 低

0. 11n-

0. 19n-

0. 6n-

n-

7

7

5

5

6

1

1

1

5

5

7

7

1

2

2

2

4

3

4

3

2

4

3

4

3

6

6

6

1. 3　带挤压油膜阻尼器的转子动力特性计算

　　挤压油膜阻尼器的主要作用在于减小转子的

振幅和支承外传力。当前后弹支刚度K a, K b分别

为4×106 N / m 和7×10
6
N/ m 时,分别计算在整

个工作转速范围内,在转子的不同位置上加不同

不平衡量组合时, 前后油膜间隙组合的响应值; 然

后对整个工作转速范围内响应的平均值和最大值

进行统计和分析,寻找在整个工作转速范围内最

佳的油膜间隙匹配。选择了部分计算结果见表3,

从计算结果中发现,后油膜间隙比前油膜间隙稍

微小一些可能会达到最佳配合。在总的不平衡量

小于 6 g·cm 时, 油膜间隙在1. 4‰～6‰以内是

可取的,根据以往设计的经验,某燃气发生器转子

总的不平衡量不会超过3 g·cm。计算结果表明:

在2‰～3‰以内选择前后油膜间隙匹配应该能起

到较好的减振作用。

1. 4　某燃气发生器转子各平衡平面灵敏度计算

　　由于某燃气发生器转子在前后两支点均为弹

性支承的情况下工作转速在一阶弯曲临界转速之

上,高速动平衡对转子减振效果明显,因此需要对

转子系统的动平衡进行研究。为了决定平衡过程

中所用的平衡面,必须进行灵敏度研究以评估每

个面的影响。在每个可能的平衡面上加单位不平

衡量, 并通过不平衡响应来计算每个选择点的响

应
[ 8, 9]
。不同部位处响应幅值的相对大小体现了平

衡面影响的强弱。通过计算,在工作转速范围内统

计了部分转速下平面影响的强弱, 转子的响应多

在临界转速附近比较大, 而转子要在工作转速下

长时间的工作, 因此工作转速附近的响应值的大

小也比较重要。把转子在临界转速和工作转速处

平面影响的强弱列表 4所示(各数字代表的平面

为:压气机一～四级盘处- 1～4;离心叶轮处- 5;

涡轮一级盘处- 6;涡轮二级盘处- 7,见图1)。

从表4中可以看出, 第5、1、7平面上有不平衡

量时,对转子的不平衡响应的影响较大,因此在进

行多平面柔性转子平衡时, 选择离心盘平衡面、压

气机一级盘平衡面、涡轮二级盘平衡面可以获得
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较好的平衡效果。

2　某燃气发生器模拟转子动力

　　　　　特性试验

　　为了验证计算结果、减少试验的风险和加快

研制进度,用模拟转子进行了动力特性摸底试验。

模拟转子结构与某燃气发生器转子结构形式上较

为相似。计算得到模拟转子30 000 r/ min 以下的

临界转速分别为: 4 046, 5 824和20 210 r/ m in。其

中前两阶为刚体振型,第三阶为弯曲振型; 前、后

油膜间隙比C/ R( C 为油膜半径间隙、R 为油膜内

图6　模拟转子实物图(不带涡轮盘)

Fig. 6　The model r oto r’s pho to

( without t urbine ro tor )

图7　一级盘处挠度的幅值—转速曲线对比

F ig . 7　The comparable cur ve o f displacement

amplit ude ver sus speed

at blade-disk ST G 1

图8　离心叶轮处挠度的幅值—转速曲线对比

F ig . 8　The comparable cur ve o f displacement

amplitude ver sus speed at

centr ifug al impeller

环半径)分别为1. 9‰和2. 3‰。

试验中主要测量了转子挠度、弹支应变、支座

振动加速度、支座振动速度等参数。在有挤压油膜

阻尼器的情况下,转子可以平稳的越过一阶弯曲

临界转速到26 000 r/ m in 左右无异常。在无挤压

油膜阻尼器时转速到16 000 r/ min 时, 因设备振

动明显加剧,而无法继续进行试验。试验所测得的

转速- 位移与转速- 弹支应变曲线如图8～图10

( S 为振动位移, N 为转速, �为弹支应变)。

图9　前弹支应变的幅值—转速曲线对比

F ig . 9　The comparable cur v e o f fr ont suppor ting

str ain versus speed

图 10　后弹支应变的幅值—转速曲线对比

Fig. 10　The comparable curv e of r ear suppo rting

str ain versus speed

从试验结果来看, 计算所得临界转速与振动

峰值转速很接近,有油膜时转子的振动值都要比

无油膜时小得多, 特别是在临界转速附近。模拟转

子的试验验证了计算结果的可靠性与减振措施的

有效性;这说明,通过前面的计算和分析所得对某

燃气发生器转子所采取的减振措施也能保证其顺

利的通过第一阶弯曲临界转速, 达到更高的转速。

3　某燃气发生器试验

　　某燃气发生器已进行了多轮试验,该转子系

统能够较好的越过一阶弯曲临界转速并在工作转

速下平稳的运行。某次试验发动机越过弯曲临界

转速的振动情况如图 11, 其中MZ 和 MY 为发动

机中机匣垂直、水平方向振动速度; PX, PY和PZ

为发动机主机匣轴向、水平和垂直方向振动速度;
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表5　某发动机理论计算与试验比较 (N crn为第n阶临界转速, n- 为工作转速)

Table 5　The compare of theoretical value an experimental value

(N crn is the n step critical speed, n- is the working speed)

临界转速/ ( r / min) N cr1= 0. 11n
- N cr21= 0. 19n

- N cr3= 0. 6n
-

理论计算瞬态响应峰值转速/ ( r / min)

试验峰值转速 / ( r / min)

无

无

0. 2n-

0. 18n-～0. 19n-

0. 62n-

0. 59n-～0. 63n-

图 11　某燃气发生器振动—转速曲线对比

F ig . 11　A gas t urbine's cur ve o f vibr ation

ver sus speed

n
-为工作转速。

为了便于比较和分析,把理论计算所得临界

转速值、瞬态响应峰值转速、试验所得峰值转速列

表5如示。从图11及表5可以看出,理论计算临界

转速、瞬态响应峰值转速都与试验峰值转速比较

接近。转子能够顺利的越过第一阶弯曲临界转速,

并且在工作转速下平稳运行,研制前所担心的第

一阶弯曲临界转速难以逾越的问题基本解决, 因

此本文所研究的高速柔性转子的减振措施是行之

有效的,也验证了本文计算和分析的准确性。

4　结　论

　　( 1) 高速柔性转子的平衡面要进行严格选

择,对待平衡面对系统振动影响的强弱进行理论

计算和分析后, 可以很准确的选择到有效的平衡

平面, 利用合适的平衡面进行高速动平衡能对柔

性转子起到很好的减振效果。

( 2) 挤压油膜阻尼器的最佳匹配与转子系统

的不平衡量和支承刚度有一定联系, 挤压油膜阻

尼器和支承刚度配合选择合适时, 对减小转子振

动特别是过弯曲临界转速的振动很有帮助。

( 3) 将理论计算和试验研究的减振措施, 运

用到实际工程中较好的解决了某燃气发生器转子

过第一阶弯曲临界转速的振动问题, 使某燃气发

生器顺利达标, 为型号的进一步研制和发展创造

了有利的条件。
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