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燃气轮机转子系统振动激励源特性研究
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摘 要：燃气轮机的振动一直是设备的关键问题之一，燃气轮机结构复杂，导致其振动的激励源具有复杂性、多样

性等特点，传递到其机脚处的振动更是船用燃气轮机所关注的研究课题之一。在对燃气轮机转子系统进行研究的基

础上，对转子振动的典型激励源及其振动特性进行梳理和分析，并对传递到支撑处的激励力进行分析，采用力的传递

率探究典型激励源传递到支撑处的振动特性，得到轴承参数和力的作用点对力的传递率的影响规律，并对流场激励力

的特性进行分析，得到流场激励力的频率特性。研究成果对燃气轮机的减振降噪以及前期的参数设计都具有一定的

指导意义。
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Abstract : Vibration is a key problem of gas turbine systems. The vibration sources are complicated and various

because of the complex structure of gas turbines. Study of vibration transferred to the turbine’s supports is also an

interesting topic for marine gas turbines. In this paper, the typical vibration excitation sources and their features of rotor

systems of the turbines are analyzed and summarized. The excitation force transferred to the turbine’s supports is analyzed.

Through the computation of force transmission rate, the characteristics of vibration transform from the typical excitation

sources to the supports are detected. The effects of bearing parameters and force action points on force transmission rate are

discussed. And the frequency characteristics of the fluid force acting on the rotor system are also discussed. This research

has guiding significance for vibration and noise reduction of gas turbines.

Key words : vibration and wave; gas turbine; excitation source; force transmission rate; FEM analysis; flow field

analysis

随着燃气轮机技术的不断发展，其振动问题越

来越受到重视。由于燃气轮机结构复杂，其振动激

励源具有复杂性、多样性等特点。尤其是船用燃气

轮机机脚处的激励力是船舶的主要振动和噪声来源

之一，它也是设计过程中比较关注的一个设计因素。

转子系统是燃气轮机振动问题的主要来源之

一。本文对燃气轮机转子系统进行建模，探讨转子
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系统不同的激励源对传递到机脚处的激励力的影响

特性。各激励源的影响总的来说可以分为两类：

(1) 影响转子系统力的传递率。力的传递率是

系统的特性参数之一，主要受到系统的刚度、阻尼以

及载荷频率的影响。在各种激励源中，轴承和支承

系统以及花键联轴器都属于这种情况。而且对于转

子系统而言，力的传递率除受系统参数（刚度和阻

尼）的影响之外，还会受到载荷激励作用点位置的影

响，例如转子系统不平衡的位置。

(2) 影响施加在转子上载荷的大小。这类激励

力并不影响系统的动力特性参数，而作为激励力直

接施加在转子上。机械激励源中转子的不平衡力、
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转子的初始弯曲以及流场对部件的激励力等都属于

这种情况。对于这类激励源，传递到机脚处的激励

力与激励源直接作用到转子上的力成正比，因此只

需要研究激励源本身的特性即可。本文针对某型燃

气轮机的高压转子系统，对这两类不同的激励源分

别进行探究。

1 影响系统特性的激励源

影响转子系统特性的激励源研究主要是分析轴

承系统的参数、花键联轴器的参数以及载荷作用点

位置的影响。这些激励源会影响转子系统力的传递

率，进而影响转子系统支撑处的激励力。因此对这

类激励源的研究主要是通过有限元方法分析转子系

统力的传递率的变化规律。

转子系统的有限元模型通过 Samcefrotor 有限

元软件进行建模，对叶片用集中质量进行模拟，转子

结构比较复杂，对其采用二维的轴对称单元进行模

拟，转子的支撑采用对地轴承单元进行模拟。转子

模型如图1所示。

图 1 转子模型图

由于这类激励源主要影响力的传递率，而不是

直接给转子提供激励力，所以求解力的传递率时要

额外提供一个激励力。由于不平衡力是转子系统普

遍存在的一种激励载荷，所以选定不平衡力为额外

提供的激励载荷。

1.1 轴承参数的影响

燃气轮机转子系统的轴承一般选择滚动轴承，

滚动轴承的刚度受轴承的滚动体个数、直径、径向游

隙和载荷大小等因素的影响。这些因素通过影响轴

承的刚度进一步影响系统的力的传递率参数。

基于Herz接触理论的滚动轴承刚度计算模型

是研究滚动轴承的经典理论。根据Herz接触理论，

滚动体与载荷之间的变形关系为 [2–5]
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其中 Fc 是滚动体的离心力，kp 和 k1 分别为滚动球

轴承和圆柱棍子轴承的接触变形系数，Qi 为滚动体

与内圈的接触负荷，ρi 与 ρe 分别为内外圈的接触主

曲率。滚动球轴承和圆柱滚子轴承的离心力和接触

变形系数分别如式(3)和式(4)所示。

滚动球轴承的离心力和结构系数方程为
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圆柱滚子轴承的离心力和结构系数方程为
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考虑到轴承的协调条件，轴承在径向载荷 Qr 的

作用下，其内外圈的相对位移为 δr ，任一滚动体的

总接触变形 δj = δij + δej 。假设轴承的径向游隙为

∆r ，且内外圈有足够的刚性，始终保持为圆形，则可

得到弹性变形协调条件为
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由此变形协调条件可以得到轴承满足接触条件

的滚动体数量。负荷分布角为 2nφ ，由变形协调条

件和载荷与变形的关系可以得到轴承负荷方程

ì

í

î

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

Q0i = é
ë
êê

ù

û
úúki + ke

æ
è
ç

ö
ø
÷1 + Fc

Q0i

t
1
t

δ0
1
t

Q1i = é
ë
êê

ù

û
úúki + ke

æ
è
ç

ö
ø
÷1 + Fc

Q1i

t
1
t

δ1
1
t

⋮
Qji =

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
úki + ke

æ

è
çç

ö

ø
÷÷1 + Fc

Qji

t
1
t

δj
1
t

⋮
Qni = é

ë
êê

ù

û
úúki + ke

æ
è
ç

ö
ø
÷1 + Fc

Qni

t
1
t

δn
1
t

δr cos nφ -∆r > 0

(6)

其中 t为指数值，对球轴承满足 t=2/3，对滚柱轴承满

足 t=0.9；ki 为内圈接触系数 ，对球轴承满足

ki = kp( )∑ρi
1/3

，对滚柱轴承满足 ki = k1 ；ke 为外圈接

触系数，对球轴承满足 ke = kp( )∑ρe

1/3
，对滚柱轴承
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满足 ke = k1 。各滚动体径向载荷之和应该与滚动轴

承外径载荷相等，即满足式(7)。
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求得轴承载荷分布及相应的变形之后，可得到
Qr = AQ0i (8)

故可进一步得到接触刚度为
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当滚动轴承不考虑油膜的刚度时，有
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Kxy =Kyx = 0 (10)

根据滚动轴承的求解流程，可以求解不同的结

构参数对轴承刚度的影响规律。图2分别是轴承刚

度随滚动体个数、直径、径向游隙和载荷大小的变化

曲线。

从图 2可以看出，滚动轴承的刚度虽然随着轴

承参数变化，但是其量级基本保持不变。因此对于

由滚动轴承-鼠笼-挤压油膜阻尼器组成的支撑系统

而言，刚度主要由鼠笼的刚度决定。考虑到鼠笼的

刚度量级，在研究主刚度对力的传递率的影响时，在

1 × 106 N/m 至 1 × 108 N/m 之间选取适当的点进行研

究。改变主刚度值时，维持转子系统其他参数不变，

取定阻尼为 cxx = cyy = 2.13 × 104 N∙s/m。

从图 3可以看出，曲线在三个临界转速点附近

均有三个峰值，且峰值的位置随着刚度的增大而向

右移动。这是因为刚度增大，改变了系统参数，使系

统的临界转速增大。而且随着刚度的增大，各个峰

值的大小也在不断增大。在非峰值区内，也是刚度

大的曲线对应的力的传递率大，但是增大不如峰值

区那么明显。而刚度较小时（如 1 × 106 N/m），由于

刚度相对于阻尼来说较小，所以导致部分峰值被阻

尼“淹没”掉而消失了。

1.2 载荷作用点的位置对力的传递率的影响

由于力的传递率与激励载荷的作用位置有关，

这里对同样不平衡量作用在不同的轴向位置处的传

递率进行研究。不平衡量的位置是以作用点距离压

气机侧的距离与整个转子长度的比值给定的，取值

范围0～1之间。

从图 4可以看出，改变载荷的施加位置会影响

力的传递效果。这种变化效果与各阶模态振型对支

承处的影响有关系。1阶模态主要影响支承点 1处

的响应，而2阶模态主要影响支承点2处的响应。随

（a）支承刚度随滚动体个数的变化曲线 （b）支承刚度随滚动体直径的变化曲线

（c）支承刚度随径向游隙的变化曲线 （d）支承刚度随载荷的变化曲线

图 2 滚动轴承刚度变化规律

燃气轮机转子系统振动激励源特性研究 53
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图 3 力的传递率随支撑刚度的变化

图 4 力的传递率随载荷位置的变化

着载荷作用点从支承1处向支承2方向移动，1阶临

界转速下的传递率幅值不断增大，2阶临界转速下的

传递率不断减小。3阶临界转速同时影响两个支承

处的响应，所以其影响规律比较复杂。但一般来说，

越靠近两支撑点的中间位置，幅值越小。

2 不影响轴系参数的激励源

转子系统中的另一类激励力不影响系统的参

数，只是作为激励力施加在转子上，不平衡力、不对

中、初始热弯曲和气流力等都属于这种激励源。由

于不平衡、不对中、初始热弯曲的激励特性已经被广

泛研究，本文主要针对气流力的激励特性进行分

析。燃气轮机转子系统在运行过程中不断受到气流

激励的作用，由于转子叶片的转动，使流场作用于叶

片上的力呈现明显的周期性，进而导致作用于转子

系统上的力也呈现周期性。如果流场作用力的频率

与转子系统在工作转速下的固有频率一致的话，会

使转子的振动增大，给设备带来不小的危害。

为了求解转子部件受到的气流的激励力作用，

首先要对压气机内部的流场进行求解。由于本文仅

仅研究激励力对转子系统在稳定运行时的影响，所

以在计算流场力时，未考虑喘振、颤振等不稳定现

象。分析时首先运用软件对叶片进行流场的稳态解

求解，使用稳态解作为非定常流场计算的初始条件，

给定流场域的进出口边界条件，建立非定常流场计

算模型，计算得到叶片上流场的压力分布特性，根据

流场在叶片上的压力分布情况推导出叶片上压力随

时间的变化关系以及叶片上各位置处压强的频率组

成，进而对叶片上的压强进行积分，得到作用在整个

叶片上的合力随时间的变化关系。本文以高压压气

机前三级叶片为例，对整个模型进行建模分析，模型

的建立在BladeGen模块中进行，模型如下图所示。

图 5 流场模型图

由于本分析中更关心的是叶片表面的脉动力，

而不是流场的细节，所以流场的网格在靠近叶片的

边界层处需要细化，而远离叶片的流场处网格可以

适当的放宽。以单个叶扇区域流场的计算为例进行

网格无关化验证。

从表 1可以看出，当单流道的网格节点数超过

5 000时，叶片表面力的计算结果已相差不大，所以

在给流场划分网格时，考虑到计算精度和计算效率

的 问 题 ，选 择 单 流 道 网 格 节 点 数 为 5 000～

10 000。并且对靠近叶片处的边界层进行加密处

理，流场求解设置如表2所示，各级叶片表面压力计

算结果如图6所示。

表 2 边界条件

边界

出口边界

入口边界

湍流模型

时间步长

参数

出口总压

入口静压

k-epsion

0.000 15 s

从图中可以看出，转子叶片上的压力主要频率

成分体现为前几级静叶和后一级静叶的通过频率，

而作用到转子上的力频率成分主要体现为转频。所

以在正常工作时，流场对转子的激励力为与转速同

频率的力。

3 结 语

本文对燃气轮机转子的常见激励源进行了梳理

和分析，对影响系统特性的激励源和影响激励力大

小的激励源分别进行了计算，得到了各激励力的不
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(a) 1级动叶压力图

(b) 2级动叶压力图

(c) 3级动叶压力图

图 6 各级叶片压力图

同特性，可为燃气轮机转子系统的设计和减振提供

一定的参考。

（1）滚动轴承的参数会影响转子系统的刚度，

进而影响转子系统力的传递率参数。在计算的频率

范围内，总体来说呈现刚度越大力的传递率越大的

正相关规律；

（2）力的作用点位置对力的传递率影响规律与

转子的模态振型有关；

（3）不影响轴系参数的激励源对传递到机脚处

的力的影响主要取决于力的大小和频率，研究发现，

在系统正常稳定运行时，作用于轴上的流场力的频

率以转子的转频为主。
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表 1 单流道网格节点数与计算结果

单流道的节点数

2 000

3 500

5 000

10 000

20 000

50 000

70 000

X方向的力/N

- 15.991

- 17.534 7

- 24.630 8

- 25.674 7

- 25.922 2

- 24.681 8

- 26.460 5

Y方向的力/N

119.99

121.969

123.711

125.252

123.484

121.765

123.565

Z方向的力/N

- 139.097

- 139.379

- 144.415

- 145.243

- 145.306

- 145.84

- 145.305
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