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摘要: 周向拉杆转子结构在燃气轮机中非常常见，而转子结构中普遍存在的拉杆及接触层对转子⁃轴承⁃密封系统的

动力学特性具有非常重要的影响。在本研究中，建立了周向分布拉杆的力学模型和表征轮盘之间接触效应的非线

性接触刚度矩阵，该接触刚度矩阵由七个刚度系数组成，这七个刚度系数可以综合表征接触层横向刚度，剪切刚度，

弯曲刚度，扭转刚度，并且该矩阵能够考虑转子变形对于刚度系数的影响。结合基于短轴承理论并且经过试验验证

的非线性油膜力模型和Muszynska密封力模型建立了周向拉杆转子⁃轴承⁃密封系统的动力学模型。采用了 New⁃
mark⁃β法对动力学方程进行了求解，并采用三维频谱图分析了预紧力大小和预紧力不均对周向拉杆转子⁃轴承⁃密
封系统的非线性动力学特性的影响规律。结果表明，接触刚度以及故障拉杆的相对位置对拉杆转子⁃轴承⁃密封系

统的稳定性及频率成分影响明显。
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1 概 述

拉杆转子是一种很常见的转子结构形式，它

具有启动快（重量轻），刚性好，以及加工制造方

便的优点。经过多年的发展，重型燃气轮机拉杆

转子的结构形式已经基本成熟。拉杆转子与传

统转子在结构上具有很大的不同，主要表现在转

子并非具有传统连续转子的结构形式，而是由一

系列轮盘通过拉杆提供的预紧力串联连接组成，

轮盘之间存在一些接触平面，如图 1所示。实践

证明，转子的拉杆以及轮盘间的接触刚度都会对

拉杆转子的动力学特性产生重要影响。而由于

拉杆及轮盘接触所引起的一些故障也得到了较

多研究。

王荻等［1］报导了由于燃气轮机的启停频繁使转

子承受着热应力的循环变化，引起了拉杆的预紧力

分布不均，进而导致了燃机转子的振动出现了不稳

定的现象。张旋洲［2］报导了由于转子热变形导致的

轮盘端面接触不良引起的转子运行初期振动较强的

现象。

从这些工程中出现的拉杆转子的故障可以看

出，拉杆预紧力以及轮盘端面接触对于转子的动力

学特性具有重要影响。因此对于拉杆转子动力学特

性的研究具有重要意义。很多学者对含有接触端面

的拉杆转子的动力学特性进行了研究工作。

文献［3⁃4］完善了接触刚度的理论计算方法，

并针对周向拉杆转子建立了一种力学模型。计算

得到了拉杆转子的固有频率，并与实验测试结果

进行了对比，理论计算与实测结果吻合很好。文

献［5⁃7］计算得到了接触界面等效弯曲刚度，但是

弯曲刚度并不能表现出接触的全部特点。Hariri
等［8］和 Nelias等［9］研究了粗糙表面的接触效应，他

们的研究表明接触效应能够明显地减小接触部分

的刚度。 Isa等［10］应用一个分段线性刚度模型来

表征拉杆 Jeffcott转子接触端面在分离前和分离后

的等效弯曲刚度。Zhang等［11］设计了一个试验用

周向拉杆转子，研究表明拉杆转子固有频率随预

紧力的增加而提高，逐渐接近整体转子，轮盘表面

图 1 拉杆转子结构示意图

Fig. 1 Schematic diagram of rod⁃fastening rotor structure
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越光滑，拉杆转子的固有频率越高。Meng等［12］提

出了一种考虑轮盘端面齿接触效应的改进 Riccati
传递矩阵法，计算得到了等效刚度修正系数，建立

了两端轴承支撑的中心拉杆转子动力学模型，计

算得到了拉杆转子横向振动的临界转速、振型、不

平衡响应等动力学特性。Klmopas［13］和 Liu等［14］

的研究都表明预紧力不均会在转子中产生一个附

加 力 矩 激 励 ，使 转 子 产 生 类 似 初 始 弯 曲 的 振 动

特性。

对于转子本身研究的工作虽然重要，但是还不

充足，研究考虑油膜力和密封激振力在内的转子系

统的动力学行为对于指导工程实际更有意义。

很多学者［15⁃18］应用 Capone非线性油膜力模型对

转子轴承系统的动力学特性进行了分析。目前最著

名的密封力模型就是Muszynska［19⁃20］密封力模型，该

模型以一系列实验为基础，具有较高的准确性。以

Muszynska模型为基础，一些学者［21⁃22］研究了密封对

转子动力学特性的影响规律。

本文首先提出一个由七个刚度系数组成的非

线性刚度矩阵来表征接触界面。在非线性接触刚

度矩阵中考虑了转子变形对刚度系数的影响以及

由于接触界面部分分离而引起的接触刚度降低。

然后，建立了周向拉杆转子⁃轴承⁃密封系统的动力

学 模 型 ，并 使 用 频 谱 图 分 析 了 其 非 线 性 动 力 学

特性。

2 周向拉杆转子‑轴承‑密封系统

动力学模型的建立

周向拉杆转子的结构示意图如图 2所示。该拉

杆转子由四个轮盘和多个轴段组成，其中四个轮盘

通过 12根拉杆（如图 3（a）所示）提供的预紧力连在

一起，每两个轮盘之间连接部分为接触端面，是一个

圆形平面。转子的两端由两个滑动轴承支撑。当采

用有限元法对该拉杆转子进行建模时，需要对拉杆、

接触层、轮盘以及转子轴段分别进行建模。下面介

绍各个部分的建模过程。

2. 1 对周向拉杆的建模

沿周向均匀分布的拉杆如图 3（a）所示。由于

拉杆较细、质量较轻，所以在对拉杆进行动力学建模

的时候忽略了拉杆的质量以及结构阻尼，只考虑拉

杆的刚度，将拉杆等效为一个沿轴向伸缩变形的

弹簧［14］。

如图 3（b）所示，将拉杆两端所在轮盘 a和轮盘 d
端面的转角位移表示为 (α a β a αd βd ) T，得到拉

杆所提供的轴向力可以表示为：

F ax = F pre +
Er Ad r
L 0

⋅

∑
i= 1

n

[ ]( )βd - β a cos θi- ( )αd - α a sin θi （1）

式中 F pre =∑
i= 1

n

F i
0表示总初始预紧力；F i

0表示每个

拉杆的初始预紧力。Er表示拉杆的弹性模量；Ad表

示拉杆的横截面积；L 0表示拉杆的初始长度；r表示

拉杆所在圆环的半径；θi表示第 i个拉杆所在的相位

角（如图 3（a）所示）；n表示拉杆的总数量。

拉杆所引入的刚度矩阵以及广义力矩可以分别

表示为：
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图 2 周向拉杆转子结构示意图

Fig. 2 Schematic diagram of circumferential rod⁃fastening
rotor structure

图 3 拉杆变形以及位置分布示意图

Fig. 3 Schematic diagrams of deformation and position
distribution of rod⁃fastening
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其中

M r
1 = r∑

i= 1

n

F i
0 sin ( )θi+ Ωt ，

M r
2 = r∑

i= 1

n

F i
0 cos ( )θi+ Ωt ，

K r
1 =

Er Ad

L 0
r 2∑

i= 1

n

sin2θi，K r
2 =

Er Ad

L 0
r 2∑

i= 1

n

sin θi cos θi，

K r
3 =

Er Ad

L 0
r 2∑

i= 1

n

cos2θi （3）

式中 Ω表示转子的转速。

2. 2 对接触层的建模

Greenwood等［23］曾经引入了 GW模型研究含有

高斯分布的微凸体的粗糙平面与水平刚性平面的接

触，由该模型可以得到单位面积接触平面的压力、垂

直接触刚度、剪切刚度为：

p= 4
3 DsE'R

1
2
s σ

3
2∫

h

∞

( s- h)
3
2 ϕ ( s) ds，

kn= 2DsE'R
1
2
s σ

1
2∫

h

∞

( s- h)
1
2 ϕ ( s) ds，

kτ=
2 ( )1- ν
2- ν

kn （4）

式中 p为接触面垂直压强；kn为单位面积上的垂直

接触刚度；kτ为单位面积上的切向刚度；Ds为单位名

义接触面积上微凸体的个数；Rs为微凸体的曲率半

径；σ为粗糙表面高度的标准差；s表示粗糙平面标

准化微凸体高度；E'为等效杨氏模量，E' = [ (1-
ν21) /E 1 + (1- ν22) /E 2 ]-1，其中，ν表示泊松比，下标 1
和 2针对的是形成接触对的粗糙表面 1和 2；h为标

准化接触间隙，h= d 0/σ，其中，d 0为两个接触面的

平均接触间隙，即接触层的初始厚度；ϕ ( s)为标准

化峰值高度分布函数，ϕ ( s)= (1/ 2π ) e- s2/2。
公式（4）表明单位面积的垂直接触刚度是接触

压 强 的 隐 函 数 ，他 们 的 关 系 可 以 通 过 数 值 方 法

求得。

研究一个具有圆形接触端面（如图 4所示）的接

触层，该接触层的初始厚度为 d 0，并且该接触层可以

分为接触区域和分离区域两部分，两部分的边界为

一条直线，叫做分离线，如图 4和 5所示。

为了计算接触层的接触刚度，需要先建立三

个坐标系，如图 4所示。第一个坐标系为 x *y *z*，

该坐标系的 x * 轴平行于分离线，y * 轴的正向指向

接触区域压强增加的方向，z* 轴垂直于变形前的

接触面。第二个坐标系为全局坐标系 xyz，该全局

坐标系由坐标系 x *y *z* 绕 z* 轴旋转角度 β得到。

如果将全局坐标系 xyz先沿着 x轴平移位移 x̄，再

沿 y 轴 平 移 位 移 ȳ 就 可 以 得 到 第 三 个 坐 标 系

x'y'z'，其中（x̄，ȳ）是接触区域在坐标平面 xoy中

的形心。

首先，假设接触平面上的压强 p为坐标 x和 y的

线性函数［6］：

p ( x，y)= ax+ by+ c （5）
式中 a，b和 c为待定系数。

轴向压力 P，接触层两端弯矩 M 可以在坐标

系 xyz中表示为：

P=∬
A
p ( x，y) dA= aSy+ bSx+ cA，

Mx=∬
A
p ( x，y) ydA= aIxy+ bIx+ cSx，

My=∬
A
p ( x，y) xdA= aIy+ bIxy+ cSy （6）

式中 A为名义接触面积；Sy 为接触面对 x轴的静

矩；Sx为接触面对 y轴的静矩；Ix为接触面对 y轴的

惯性矩；Iy为接触面对 x轴的惯性矩；Ixy为接触面的

惯性积。它们的取值可以表示为：

A= A*， Sy= S *y cos β- S *x sin β，
Sx= S *y sin β+ S *x cos β，
Iy= I *y cos2 β+ I *x sin2 β- I *xy sin 2β，

图 4 接触端面示意图

Fig. 4 Schematic diagram of contact interface

图 5 接触层微观变形示意图

Fig. 5 Schematic diagram of microscopic deformation of
contact layer
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Ix= I *y sin2 β+ I *x cos2 β+ I *xy sin 2β，

Ixy=
I *y - I *x
2 sin β+ I *xy cos 2β （7）

式中 S *y 表示接触端面对 x * 轴的静矩；S *x 为接触

端面对 y * 轴的静矩；I *y 为接触端面对 x * 轴的惯性

矩；I *x 为接触端面对 y * 轴的惯性矩；I *xy 为接触端面

的惯性积。它们的值可以通过如下公式求得：

S *y=∬
A*
xdA∗ = 0，

S *x=∬
A*
ydA∗ = 2R3∫

τ0

1

τ ( )1- τ 2
1
2 dτ，

I *y=∬
A*
x2 dA∗=23 R

4∫
τ0

1

( )1-τ 2
3
2 dτ，

I *x=∬
A*
y 2 dA∗=2R4∫

τ0

1

τ 2( )1-τ 2
1
2 dτ，

I *xy=∬
A*
xydA∗=0，A*=∬

A*
dA∗=2R2∫

τ0

1

( )1-τ 2
1
2 dτ

（8）
其中，上述公式中的 τ= y/R，τ0为：

τ0 =
ì
í

î

ïïïï

ïïïï

-1，τ1 ≥ 1
-τ1，- 1< τ1 < 1
1，τ1 ≤-1

（9）

式中 τ1 = c/ (R a2 + b2 )，| τ1 |的物理意义是分离

线距离接触端面圆心的无量纲距离。

τ1 是判断接触层接触状态的重要参数，当分

离线距离接触端面圆心的无量纲距离大于 1，且接

触端面处于分离区域一侧时，有 τ1 ≤-1，此时接

触层两接触面处于完全分离的状态，这种状态只

是一种极限情况，它表示本来接触的两轮盘已经

完全脱离，这种状态在实际情况中并不会发生；当

分离线距离接触端面圆心的无量纲距离大于 1，且
接触端面处于接触区域一侧时，有 τ1 ≥ 1，此时接

触层处于完全接触状态，当-1< τ1 < 1时，表示

分离线距离接触端面圆心的无量纲距离小于 1，接
触层处于部分接触状态，这种状况经常发生在当

转子预紧力不足或者预紧力不均匀的情况下。上

述参数求出之后，就可以求出 a，b和 c：

a= D 1

D
，b= D 2

D
，c= D 3

D
（10）

其中：

D=
|

|

|

|
|||
|

|

||

|

|

|
|||
|

|

| Sy Sx A
Ixy Ix Sx
Iy Ixy Sy

，D 1 =
|

|

|

|
|||
|

|

||

|

|

|
|||
|

|

| P Sx A
Mx Ix Sx
My Ixy Sy

，

D 2 =
|

|

|

|
|||
|

|

||

|

|

|
|||
|

|

| Sy P A
Ixy Mx Sx
Iy My Sy

，D 3 =
|

|

|

|
|||
|

|

||

|

|

|
|||
|

|

| Sy Sx P
Ixy Ix Mx

Iy Ixy My

。

并且接触面的压力P以及弯矩Mx和My可以通过

拉杆两端所在的轮盘端面的转角位移的差值和接触层

两端面的转角位移的差值表示出来，如下式所示：

P= F ax = F pre +
Er Ad r
L 0

⋅

∑
i= 1

n

[ ]( )βd - β a cos θi- ( )αd - α a sin θi ，

Mx=r∑
i=1

n

F i
0 · sin ( )θi+Ωt +E eq Ix

αj-αj+1
d 0

+

Er Ad r 2

L 0 ∑i=1
n

[ ]( )β j+1-β j sin θi cos θi-( )αj+1-αj sin2θi ，

My=r∑
i=1

n

F i
0 · cos ( )θi+Ωt +E eq Iy

β j+1-β j
d 0

+

Er Ad r 2

L 0
[ ( )β j+1-β j cos2θi-

]( )αj+1-αj sin θi cos θi （11）
式 中 E eq 为 接 触 层 等 效 的 弹 性 模 量 ；αj - αj+ 1

表示接触层两个端面绕 x轴的转角位移的差值；

β j+ 1 - β j 表 示 接 触 层 两 个 端 面 绕 y 轴 的 转 角 位

移的差值（如图 5所示）；j和 j+ 1表示接触层两

端的节点编号。

由公式（6）和（11）可以看出，接触端面上一点的

压强不仅与该点所在的位置有关，还由接触层两个

接触端面的转角位移差以及拉杆提供的预紧力决

定。而接触端面上一点的压强又决定该点的垂直接

触刚度以及切向刚度。因此，通过上述关系就可以

建立接触刚度与接触层两端面位移之间的联系。

可以在坐标系 x'y'z'中得到接触端面上一点的

压强 p ( x'，y')与该点的垂直接触刚度 kn的关系：

kn ( x'，y')= f ( p ( x'，y') ) （12）

剪切刚度与垂直接触刚度的关系如式（4）所示。

已知单位面积上的垂直接触刚度以及剪切刚度

后，可以求出接触刚度所引入的弹性势能，对于一个

微元接触平面，弹性势能可以表示为：

ΔU= 1
2 kn ( z

j+ 1 - zj ) 2
x，y
+ 1
2 kτ( x

j+ 1 - xj ) 2 +
1
2 kτ( y

j+ 1 - y j) 2 （13）

将式（14）向坐标系 x'y'z'进行坐标变换，并在整

个接触平面上进行积分：

U=∬
A '
ΔUdA ' = 1

2 q
T
c K cq c （14）

式中 qc=（xj，yj，αj，βj，γj，xj+1，yj+1，αj+1，βj+1，γj+1）T

为接触层两接触端面节点的位移向量；xj，j+1，yj，j+1表
示的是全局坐标系中两接触端面节点在转子 x，y轴
方向的位移，αj，j+1，βj，j+1，γj，j+1表示的是两接触端面分

别绕全局坐标系 x，y，z轴的转角；A '表示的是坐标

系 x'y'z'中的面积微元；K c 为接触刚度矩阵，该矩阵

中的元素可以表示为：

1314



第 6 期 武祥林，等：拉杆转子-轴承-密封系统接触刚度矩阵建立及动力学特性分析
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K 1 0 0 0 K 6 -K 1 0 0 0 -K 6

0 K 1 0 0 -K 7 0 -K 1 0 0 K 7

0 0 K 3 -K 5 0 0 0 -K 3 K 5 0
0 0 -K 5 K 4 0 0 0 K 5 -K 4 0
K 6 -K 7 0 0 K 2 -K 6 K 7 0 0 -K 2

-K 1 0 0 0 -K 6 K 1 0 0 0 K 6

0 -K 1 0 0 K 7 0 K 1 0 0 -K 7

0 0 -K 3 K 5 0 0 0 K 3 -K 5 0
0 0 K 5 -K 4 0 0 0 -K 5 K 4 0

-K 6 K 7 0 0 -K 2 K 6 -K 7 0 0 K 2

（15）

其中：

K 1 =∬
A '
kτdA '，K 2 =∬

A '
kτ( )x'2 + y'2 dA '，

K 3 =∬
A '
kn y'2 dA '，K 4 =∬

A '
kn x'2 dA '，

K 5 =∬
A '
kn x'y'dA '，K 6 =∬

A '
kτ y'dA '，

K 7 =∬
A '
kτ x'dA ' （16）

在此需要说明，用上述方法所建立的接触刚度

矩阵为非线性接触刚度矩阵，该刚度矩阵可以考虑

接触层微变形所引起的刚度系数的变化，也可以考

虑拉杆轴向力的变化而引起的刚度系数的变化，如

果忽略上述两个因素，该接触刚度矩阵可以退化为

线性接触刚度矩阵。

2. 3 转子‑轴承‑密封系统动力学模型的建立

除了上述建模，采用刚性轮盘以及每个节点具

有五个自由度的 Timoshenko梁模型［24］对拉杆转子

的轮盘和轴段进行建模，同时考虑上述所建立的拉

杆动力学模型、非线性接触刚度矩阵、非线性油膜力

模型和密封力模型，最后拉杆转子⁃轴承⁃密封系统

的动力学模型可以表示为：

Mẍ+ Gẋ+ Kx= Q+ f （17）
其中：

M=M s +M d，G= G s + G d + C s，

K= K s + K rod + K c，Q= Q d，

f= f rod + foil + fseal。
式中 M，G和 K分别代表质量，陀螺和刚度矩阵；

Q表示不平衡激励力；f表示拉杆引入的广义力矩、

油膜力和密封激振力的向量和；上标 s和 d分别代表

转 子 轴 段 和 轮 盘 ；对 于 n 个 节 点 ，x=

[ x1，y 1，α1，β 1，γ1，⋯，xn，yn，αn，βn，γn ] T 表 示 位 移 向

量。

质量矩阵和陀螺仪矩阵的组装与传统方法相

同，但是刚度矩阵的组装在这里有所不同，因为接触

层和拉杆引入的刚度矩阵将在组装后改变刚度矩阵

的结构。刚度矩阵的组装规则如图 6所示。

需要说明的是，在陀螺矩阵中考虑了转子的结

构阻尼，而在工程实际中，结构的阻尼通常假设为瑞

利阻尼，也就是说阻尼矩阵可以表示为质量矩阵和

刚度矩阵的线性组合，这种能量耗散的模拟方法在

数值分析中具有很大的优势，能够满足一般结构动

力分析的需求。在本文中，采用瑞利阻尼表示转子

的结构阻尼，该阻尼可以通过如下公式表示：

C s = αsM+ β sK （18）

αs =
60 ( )ωn2 ξ1 - ωn1 ξ2 ωn1ωn2

π ( )ω 2n2 - ω 2n1
，

β s =
π ( )ωn2 ξ2 - ωn1 ξ1
15 ( )ω 2n2 - ω 2n1

（19）

式中 ωn1和 ωn2分别为第一阶和第二阶固有频率，

单位为 r/min；ξ1和 ξ2分别为第一阶和第二阶模态阻

尼比。在本研究中，取 ξ1 = 0.02和 ξ2 = 0.04。
除此之外，foil表示的是油膜力向量，在这里采

用了一种基于短轴承理论的非线性油膜力模型［20］，

该模型已经通过实验验证具有良好的精度，并且该

模型也具有较高的计算效率：

ì
í
î

ïï

ïïïï

F b
x ( )xb，yb，ẋb，ẏb = σf bx ( )xb，yb，ẋb，ẏb

F b
y ( )xb，yb，ẋb，ẏb = σf by ( )xb，yb，ẋb，ẏb

（20）

σ= μbΩRb Lb ( Rb

hb )
2( Lb

2Rb )
2

（21）

式中 μb表示润滑油黏度；Rb，Lb和 hb分别表示轴承

半径、轴承宽度和径向间隙。在本研究中上述参数

图 6 刚度矩阵的组装规则示意图

Fig. 6 Schematic diagram of the assembly rules of the
stiffness matrix
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取 值 为 ：μb= 0.04 Pa·s，Rb= 0.04 m，Lb= 0.04 m，

hb= 2× 10-3 m。无量纲油膜力 f bx ，f by 表示如下：

ì
í
î

ïï

ïïïï

f bx ( )xb，yb，ẋb，ẏb =-A ( )3xbV- G sin α- 2S cos α

f by ( )xb，yb，ẋb，ẏb =-A ( )3ybV+ G cos α- 2S sin α
（22）

上述公式中的函数A，V，S，G，和 α在文献［22］
中有详细描述，这里不再赘述。另外，fseal表示密封

激励力向量。在这里采用Muszynska模型来描述非

线性密封力，它不仅反映了密封力的非线性特征，而

且明确描述了密封力的物理含义。

é
ë
êêêê ù

û
úúúúF
s
x

F s
y

=-é
ë
êêêê ù

û
úúúúKf-mfτ 2f ω2 τfωDf

-τfωDf Kf-mfτ 2f ω2
é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú
x
y
-

é
ë
êêêê ù

û
úúúúDf 2τfmfω

-2τfmfω Df

é
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ẋ
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êêêê ù
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úúúúmf 0
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é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúú
ẍ
ÿ

（23）
式中 Kf，mf，Df和 τf分别表示当量刚度、当量质量、

当量阻尼和流体周向速度比。这些参数都是转子位

移的非线性函数，即：

Kf=K 0 ( 1- e2 )-n，Df=D 0 ( 1- e2 )-n，n=
1
2 ~8；

τ= τ0 ( 1- e2 )b， 0< b< 1；mf= μ2 μ3T 2
f （24）

式中 e= x2 + y 2 /Cr为转子相对偏心位移，其

中，Cr为密封间隙；n，b和 τ0均为与迷宫密封结构相

关的经验系数，一般 τ0 < 1/2。Kf，Df以及mf可以用

Childs提出的动力学计算公式计算得出：

Kf= μ3 μ0， Df= μ1 μ3Tf （25）
其中：

μ0 =
2σ 2f E f ( 1- m 0 )
1 + ξ+ 2σf

，μ1 =
2σf Ef+ σ 2f B (

1
6 + Ef )

1+ ξ+ 2σf
，

Tf=
lf
v
，μ2 =

σf (
1
6 + Ef )

1+ ξ+ 2σf
，μ3 =

πRfΔP
λ

，

λ= n0Rm 0
a

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê1+ ( Rv

2Ra )
2ù

û

ú
úú
ú
1+ m 0
2

，Rv=
ωRfCr
υ

，

Ra=
2vCr
υ

，B=2-
( )Rv

Ra

2

-m 0

( )Rv

Ra

2

+1
，

Ef=
1+ ξ

2 ( )1+ ξ+2σf
。

式中 σf为摩擦损失梯度系数；ξ为密封介质周向进

口损失系数；lf为密封腔体宽度；v为当量轴向速度；

Rf为密封半径；ΔP为气体通过密封后的当量压降；

m 0和 n0为 Hirs湍流方程的系数；Ra 和 Rv 分别为轴

向和周向 Reynolds数；υ为气体动态黏度系数。上

述密封参数分别取值为：Cr= 1× 10-3 m，ξ= 0.1，
lf= 0.04 m，v= 10，Rf= 8.1× 10-3 m，ΔP= 1×
106 Pa，m 0 = 0.25，n0 = 0.079，υ= 1.5× 10-5。

为了求解方便，引入了无量纲因子 δ，将动力学

方程进行无量纲处理：

X= x
δ
，τ= Ωt （26）

将上述公式代入到动力学方程中，得到无量纲

化的动力学方程为：

MΩ 2 d2X
dτ 2

+ GΩ
dX
dτ + KX= Q+ f

δ
（27）

公式（27）可以通过数值方法求解。本文采用

Newmark⁃β积分方法求解是因为它是一种在时域内求

解非线性方程的鲁棒算法。这里在求解动力学方程

（28）的每个子步骤中都需要判断接触层的接触状态，

然后根据判断出的接触状态，决定使用相应的策略计

算接触刚度矩阵K c。当完成所有计算步骤或接触层完

全分离时，终止计算过程，计算流程如图 7所示。

3 计算结果及分析

在前面的研究中，首先对周向拉杆转子的拉杆以

图 7 计算流程图

Fig. 7 Schematic diagram of the calculation process
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及接触端面进行了建模，在此基础上继续建立拉杆转

子⁃轴承⁃密封系统的动力学模型，并分析一些结构参数

对该系统动力学特性的影响规律。除了上述已经给出

的密封和轴承参数外，其余结构参数如表 1所示。

计算得到预紧力为 1.2 kN时，拉杆转子的一阶

临界转速为 4558.3 r/min，二阶临界转速为 10425 r/
min；预紧力为 4.8 kN时，拉杆转子的一阶临界转速

为 5050.7 r/min，二阶临界转速为 10618 r/min，连续

转子的一阶临界转速为 5320.8 r/min，二阶临界转

速为 10678 r/min。
如图 8所示，将拉杆转子离散为具有 14个 Ti⁃

moshenko梁单元、18个节点、四个刚性轮盘的有限

元模型。周向分布拉杆的两端点分布在节点 5和
14。在节点（6，7），（9，10）和（12，13）之间形成三个

接触界面。为了进行比较分析，同样建立了具有四

个刚性轮盘的连续转子⁃轴承⁃密封系统的有限元模

型，该模型具有 11个单元和 12个节点。除拉杆和接

触界面外，该转子与拉杆转子结构相同。两个转子

的不平衡力都来自四个轮盘的质量偏心，设定为

ea = eb = ec = ed = e= 1× 10-4 m。

3. 1 预紧力的影响

首先分析了拉杆预紧力对拉杆转子⁃轴承⁃密封

系统动力特性的影响规律。提取了连续转子⁃轴
承⁃密封系统和具有 12根拉杆且预紧力均匀分布的

拉杆转子⁃轴承⁃密封系统中左轴承处节点 x方向的

频谱图，如图 9所示，图中 X表示无量纲频谱幅值。

在图 9（a），（b）中，总预紧力分别为 1.2 kN和

图 9 转子⁃轴承⁃密封系统频谱图

Fig. 9 Spectrum diagram of rotor⁃bearing⁃seal system

图 8 两种转子⁃轴承⁃密封系统有限元模型

Fig. 8 Finite element model of two kinds of rotor⁃bearing⁃seal
system

表 1 拉杆转子结构参数

Tab. 1 Structure parameters of the rod‑fastening rotor

类型

拉杆

接触界面

转子材料

轴段

轮盘

参数名称

拉杆数 n

拉杆原始长度 L 0/m
每个拉杆的预紧力 F i

0/N
拉杆圆环半径 r/m
拉杆直径D rod/m
接触面直径Dc/m

微凸体密度Ds/（个⋅m-2）

微凸体曲率半径 Rs/m
峰值高度分布标准差 σ/m

密度 ρ/（kg∙m−3）

弹性模量 E/Pa
泊松比 ν

轴段直径 ds/m
轴段总长度 Ls/m
轮盘直径Dd/m
轮盘厚度 Ld/m

值

12
0.38

100~400
0.06

6× 10-3

0.08
7.15× 108

1.1785× 10-5

1.57× 10-6

7850
2.11× 1011

0.3
0.08
1.1
0.16
0.04
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4.8 kN。由图 9（a）可以看出，在低速范围内运行时

（Ω≤ 6000 r/min），拉杆转子⁃轴承⁃密封系统的振动

主要由转子的不平衡量引起的，频谱图中仅存在单

一的工频成分 fr。随着转子转速的升高，当转子的

转速为 Ω= 6000 r/min的时候，0.5倍工频分量、1.5
倍工频分量和 2倍工频分量同时出现；当转子转速

为 Ω= 12600 r/min的时候，0.5倍工频分量消失，并

且在此区间（Ω ∈ [ 6000 12600 ] r/min），0.5倍工频

占主导地位，此时可以知道，系统出现了油膜涡动。

当转子转速 Ω ∈ [ 6000 8400 ] r/min时，系统同时存

在四种频率成分的。随着转速的继续增加，当转速

Ω≥ 12600 r/min时，除了工频外，系统还出现了油

膜失稳频率 fw2和气膜失稳频率 fw1，以及与它们相关

的组合频率。此时系统的自激频率成分（fw）、系统

工频（fr）以及他们的组合频率同时存在，且自激频

率成分占主导地位，而组合频率成分表明了油膜力

与密封力的耦合作用。

对比图 9（a）~（c）可以发现，预紧力对拉杆转

子⁃轴承⁃密封系统的动力学特性影响很大，同时拉杆

转子与连续转子的动力学特性有很大区别。如图 9
（a），（b）所示，随着预紧力由 1.2 kN增加到 4.8 kN，拉

杆转子⁃轴承⁃密封系统中 0.5倍工频（0.5fr）出现的转

速下限值由 6000 r/min降低为 5400 r/min，并逐渐逼

近连续转子 0.5倍工频（0.5fr）出现的转速下限值

4800 r/min；同样随着预紧力的增大，拉杆转子 0.5倍
工 频 消 失 的 转 速 上 限 值 由 12600 r/min 增 大 为

15600 r/min，也逐渐逼近连续转子 0.5倍工频（0.5fr）
消失的转速上限值 17700 r/min。除此之外，预紧力的

增加同样改变了组合频率出现与消失的阈值。例如，

随着预紧力的增加，拉杆转子⁃轴承⁃密封系统 1.5倍工

频（1.5fr）出现的范围会变大，同样逐渐逼近连续转

子⁃轴 承⁃密 封 系 统 的 频 率 范 围 。 在

Ω∈[ 0 30000 ] r/min转速范围内，随着拉杆转子预

紧力的增加，有些组合频率成分已经不在显示的范围

内。例如，随着预紧力的增加，组合频率成分 5fw1和
5fw2消失在了该范围内。上述现象表明，预紧力会影

响激振频率与组合频率出现与消失的阈值，随着预紧

力的继续增加，拉杆转子⁃轴承⁃密封系统的动力学特

性逐渐接近连续转子⁃轴承⁃密封系统的动力学特性。

这里还可以发现，连续转子出现油膜涡动（0.5fr）
的转速是低于拉杆转子出现油膜涡动的转速的，而

油膜涡动是引起转子系统失稳的一个重要原因，因

此可以认为，在结构参数相同时，拉杆转子⁃轴承⁃密
封系统的稳定性是高于连续转子⁃轴承⁃密封系统的。

同样，由于 0.5倍工频（0.5fr）消失的转速上限值等于

转子出现自激振荡频率（fw）的阈值，因此预紧力的增

加提高了转子出现自激振荡频率（fw）的阈值。

3. 2 预紧力不均的影响

预紧力不均对拉杆转子⁃轴承⁃密封系统的动力

学特性的影响规律如图 10所示。将相对位置不同的

两个故障拉杆的预紧力以及其弹性模量设置为 0，目
的是为了模拟转子部分拉杆出现断裂导致预紧力出

现不均的情况，同时也研究故障拉杆的相对位置对

转子⁃轴承⁃密封系统的动力学特性的影响规律。对

比图 10与图 9（b），可以发现预紧力不均对于拉杆转

子⁃轴承⁃密封系统的动力学特性具有重要影响。

首先预紧力不均会导致系统出现新的频率成

分，例如 fw3和 fw4及其组合频率成分，并且故障拉杆

图 10 不均匀预紧力下，拉杆转子-轴承-密封系统频谱图

Fig. 10 Spectrum cascades of the rod-fastening rotor-bearing-

seal system under unevenly distributed preload
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的相对位置会对于系统的组合频率成分产生重要影

响。当两故障拉杆的位置相邻时（如图 10（c）所

示），自激振荡频率 fw3 和 fw4 并不明显，同时系统存

在组合频率成分 3fw4，但不存在组合频率成分 3fw3；
随着两故障拉杆由邻位（如图 10（c）所示）向对位

（如图 10（a）所示）变化，自激振荡频率 fw3和 fw4逐渐

变得明显，组合频率成分 3fw3也从无到有，逐步变得

明显。由此可以通过频率成分的变化来判断故障拉

杆的相对位置，这对于拉杆转子⁃轴承⁃密封系统的

健康监测以及故障诊断有理论指导意义。除此之

外，接近邻位的故障拉杆更明显地降低了系统的稳

定性，当两故障拉杆处于对位时（如图 10（a）所示），

系统在转子转速为 Ω= 5700 r/ min时出现了涡动频

率 fl；当两故障拉杆接近邻位时（如图 10（c）所示），

系统在转子转速为 Ω= 3000 r/ min时出现了涡动频

率 fl。因此可以得出结论，随着两故障拉杆由对位

向邻位变化，系统的稳定性降低。产生这种现象的

原因是，随着两故障拉杆由对位逐渐变为邻位，拉杆

所产生的不平衡弯矩会变大，同时预紧力不均导致

的接触层在两垂直方向上的弯曲刚度的差异也变

大，这导致了系统的稳定性明显降低。

4 结 论

本文首先建立了表征轮盘之间的接触效应的非

线性接触刚度矩阵，在非线性接触刚度矩阵中考虑

了转子变形对刚度系数的影响以及由于接触界面局

部区域的分离而引起的接触刚度降低。其次建立了

周向拉杆转子⁃轴承⁃密封系统的动力学模型。最后

用频谱图分析了不同预紧力和不均匀预紧力对拉杆

转子⁃轴承⁃密封系统的非线性动力学特性的影响规

律。得出结论如下：

（1）随着预紧力的增加，拉杆转子⁃轴承⁃密封系

统的动力学特性逐渐接近连续转子⁃轴承⁃密封系统

的动力学特性。相同结构参数下，拉杆转子⁃轴
承⁃密封系统具有更高的稳定性。

（2）预紧力不均降低了拉杆转子⁃轴承⁃密封系

统的稳定性。当两故障拉杆处于邻位时，拉杆转

子⁃轴承⁃密封系统稳定性急剧降低。

（3）预紧力不均会导致系统出现新的自激振荡频

率成分，并且故障拉杆的相对位置对于系统的组合频

率成分也会有重要影响。随着两故障拉杆的相对位

置由邻位到对位变化，自激振荡频率 fw3和 fw4逐渐变

得明显，组合频率成分 3fw3也从无到有并且逐步变得

明显。由此可以通过自激振荡频率及其组合频率成

分的变化来诊断故障拉杆的相对位置。
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Establishment of contact stiffness matrix and analysis of dynamic charac‑
teristics of rod‑fastening rotor‑bearing‑seal system

WU Xiang‑lin，JIAO Ying‑hou，CHEN Zhao‑bo
（Department of Mechanical Design and Theory，School of Mechatronics Engineering，Harbin Institute of Technology，

Harbin 150001，China）

Abstract: The circumferential rod⁃fastening rotor structure is very common in gas turbines，and the tie rods and contact layers com⁃
monly present in the rotor structure have a very important impact on the dynamic characteristics of the rotor⁃bearing⁃seal system. In
this study，a mechanical model of the circumferentially distributed tie rods and a nonlinear contact stiffness matrix that characterizes
the contact effect between the wheels are established firstly. The contact stiffness matrix is composed of seven stiffness coeffi⁃
cients ，which can comprehensively characterize the lateral stiffness，shear stiffness，bending stiffness，and torsional stiffness of the
contact layer，and the influence of rotor deformation on stiffness coefficients the matrix is considered in the matrix. Then，a dynam⁃
ic model of the circumferential rod⁃fastening rotor⁃bearing⁃seal system is established by introducing the nonlinear oil film force mod⁃
el based on the short bearing theory and verified by experiments and the Muszynska sealing force model. The Newmark⁃β method
is used to solve the dynamic equations，and the three⁃dimensional spectrogram is used to analyze the influence of the magnitude and
uneven distribution of the pre⁃tightening force on the nonlinear dynamic characteristics of the circumferential rod⁃fastening
rotor⁃bearing⁃seal system. The results show that the contact stiffness and the relative phase of failed tie rods have significant effects
on the stability of the rod⁃fastening rotor⁃bearing⁃seal system.

Key words: circumferential rod⁃fastening rotor；nonlinear contact stiffness matrix；pre⁃tightening force；rotor⁃bearing⁃seal system；

dynamic characteristics
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