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摘要　为了更好的提高能源利用率，以新兴、高效的分布式拉杆转子系统为代表的燃气轮机与蒸汽轮机联

合发电技术在电力部门得到快速发展．本文主要研究了分布式拉杆转子系统扭转振动的非线性动力学特

性，通过等效简化等方法建立了分布式拉杆转子系统扭转振动方程．利用平均法获得动力学方程解析解和

系统扭转振动幅频曲线，进一步研究了其周期解的稳定特性，并发现系统阻尼，立方刚度和外激频率等参数

对其影响规律．本文的分析结果对燃气轮机转子系统动力学设计具有一定的指导意义．

关键词　非线性转子动力学，　分布式拉杆转子，　扭转振动，　平均法，　稳定性分析
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引言

目前，燃气蒸汽联合循环机组（Ｇａｓ－Ｓｔｅａｍ
ＣｏｍｂｉｎｅｄＣｙｃｌｅ，ＧＳＣＣ）和整体煤气化燃气蒸汽联
合循环机组（ＩｎｔｅｇｒａｔｅｄＧａｓｉｆｉｃａｔｉｏｎＣｏｍｂｉｎｅｄＣｙ
ｃｌｅ，ＩＧＣＣ）发电是当今国际上先进的洁净煤发电技
术，具有高效、低污染、节水和综合性能高等优点．
此外，由于燃气轮机拥有功率密度大、启动速度快

和噪声低频分量低等先天优势，也被广泛应用在航

空、舰船和车辆等动力机械中．伴随着燃气轮机技
术的发展，分布式拉杆转子在重型和轻型燃气轮机

中获得了广泛的应用．分布式拉杆转子是燃气轮机
的核心部件，其转子动力学特性决定了机组的整机

工作性能．但是研究拉杆转子力学模型及其振动特
性的文献起步较晚，且结果不多［１］．目前，国内对拉
杆转子系统动力学研究主要集中在对弯曲振动方

面的研究，主要包括拉杆转子力学建模［１－２］，拉杆

接触刚度计算［３］、临界转速计算［４－５］．而关于拉杆
转子扭振方面的研究并不多见［６－７］，本文将根据分

布式拉杆转子结构特征进行简化，并建立扭转振动

的动力学模型，并利用平均法研究分布式拉杆转子

扭转振动非线性系统主共振幅频特性，进一步研究

分布式拉杆非线性转子系统主共振周期解的稳定

性，为分布式拉杆转子扭转振动特性研究提供一种

理论分析方法，并为后续试验研究提供理论指导及

基础．

１　分布式拉杆转子扭转振动模型

一般盘式分布拉杆燃汽轮机转子结构可以简

化如图１所示．为方便对拉杆转子扭转振动进行研
究，不考虑各个拉杆两端螺栓预紧力等因素对拉杆

的扭转振动影响，假设整个转子由 Ｎ个拉杆组成，
每个拉杆为圆柱等截面梁，忽略转速对分布拉杆惯

性矩的影响，将每个轮盘的转动惯量等效集总到右

端为Ｊ；在转子左端旋转面建立固定坐标系 Ｏｘｙｚ，
转速为ω０，如图 １所示；拉杆转子受到扭转作用
时，拉杆右端（末端）由原始位置 Ａ移动到位置 Ｂ，
在右端建立旋转坐标系Ｏｘ′ｙ′ｚ，当扭转力作用时拉
杆右端截面变形位移示意图如图２所示．

对单个拉杆进行受力分析，可得一个拉杆由弯

曲变形所产生的扭转力矩为：

Ｍ＝ＦｔＲ＝
３Ｒ２ＥＩｓｉｎ２φ

ｌ３
（１）

其中，Ｆｔ为拉杆弯曲力的切向分量；Ｒ为拉杆中心
到转子中心的距离；Ｅ为弹性模量；Ｉ为惯性矩；ｌ
为拉杆的长度．

此外，令每个拉杆圆柱面末端扭转角度为２φ，
如图２所示，则其圆柱截面的扭转力矩为：
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Ｔ＝
２ＧＩｐ
ｌφ （２）

其中，Ｇ为剪切弹性模量；Ｉｐ为截面的极惯性矩．

图１　分布式拉杆燃汽轮机转子结构示意简图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆａｄｉｓｔｒｉｂｕｔｅｄｒｏｄｆａｓｔｅｎｉｎｇｒｏｔｏｒｉｎｔｈｅｇａｓｔｕｒｂｉｎｅ

图２　分布式拉杆转子等效简化结构图

Ｆｉｇ．２　Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｔｈｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｅｄｒｏｄｆａｓｔｅｎｉｎｇｒｏｔｏｒ

图３　拉杆末端截面位置示意图

Ｆｉｇ．３　Ｐｏｓｉｔｉｏｎｓｃｈｅｍａｔｉｃｏｆｔｈｅｅｎｄｓｅｃｔｉｏｎｏｆａｆａｓｔｅｎｅｄｒｏｄ

在实际工程中，燃气轮机分布式拉杆在预紧力

作用下，螺母与轮盘之间存在一定的摩擦系数，且

各轮盘接触面上也存在摩擦系数；此外，拉杆材料

本身拥有抗扭内阻．因此，需要在实际的动力学系

统中存在一定的弱阻尼影响，不妨假设其为弱阻尼

项系数为 εμ；当分布式拉杆转子在扭转外激励

Λｃｏｓωｔ作用下，则再可根据上述公式将分布式拉

杆转子系统动力学方程写为：

２Ｊφ″＋２εμφ′＋
２ＮＧＩｐ
ｌ φ＋３ＮＲ

２ＥＩ
ｌ３

ｓｉｎ２φ＝

Λｃｏｓωｔ （３）

其中，当扭转角度较小时，可由 Ｔａｙｌｏｒ展开级数得

到可知，ｓｉｎθ＝θ－１６θ
３＋Ｏ θ( )６ ．因此，动力学系统

（３）可简化整理为：

ｕ″＋ω０
２ｕ－εｋ３ｕ

３－μ( )ｕ′＝Ｆｃｏｓωｔ （４）

其中，ｕ＝２φ，ω０
２＝
ＮＧＩｐ
Ｊｌ＋

３ＮＲ２ＥＩ
Ｊｌ３

，

　εｋ３＝
ＮＲ２ＥＩ
２Ｊｌ３

，Ｆ＝ΛＪ．

２　非线性扭转振动系统主共振分析

当外激励频率ω接近派生系统频率 ω０时，系

统发生主共振，由于系统是线性小阻尼系统，这时

很小的外激励幅值Ｆ就会激发出强烈的共振，此时
对外激励幅值和频率加以限制标上小量：Ｆ＝εＦ，

ω２＝ω０
２（１＋εσ），其中σ作为激励频率调谐参数．

则动力学系统（４）可表示为：

ｕ″＋ω２ｕ＝ε（－σω０
２ｕ＋ｋ３ｕ

３－μｕ′＋Ｆｃｏｓωｔ）

（５）

本文应用平均法［８］可得到动力学系统（５）平

均方程为：

Ａ′＝－μＡ２＋
ｆ
２ω０
ｓｉｎ( )ψ

ψ′＝σＡ＋
３ｋ３
８Ａω０

Ａ３＋ ｆ
２Ａω０

ｃｏｓ( ){ ψ
（６）

为确定稳态运动定常解振动幅值和相位，则消

除三角函数后的系统分岔方程为：

μ２
４＋ σ＋

３ｋ３Ａ
２

８ω( )
０

( )
２

Ａ２＝ ｆ
２ω( )

０

２

（７）

图４为动力学系统（５）不同参数下的幅频曲
线，分析可知扭转振动系统的刚度在主共振时有时

会表现为软弹簧特性，并幅值存在三解特征，如图

中间红曲线是不稳定解，黑曲线为稳定解．图４（ａ）
说明，当系统阻尼系数越高，系统在主共振附近的

振动越低，而且当系统阻尼增加到一定程度后，动

力学系统将不再会出现跳跃现象，而且振动幅值也

会减低，这一现象主要是由于非保守动力学系统中

的阻尼将消耗系统振动能量．而外激励的振动幅值
与之相反，如图４（ｂ）所示．图４（ｃ）说明系统主共
振时的幅频曲线出现软弹簧特性是由于系统非线

性刚度引起的，只有当非线性刚度较小时动力学系

统会表现出线性振动特性．因此，在实际工程设计

４４１
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时，首先需要在设计参数上避免出现分岔现象，其

次需要将振动幅值尽量降低，以便在通过共振区时

系统拥有较强的动力学稳定性．

图４　幅频曲线

Ｆｉｇ．４　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｄｉａｇｒａｍｓ

３　动力学系统主共振周期解稳定性分析

下面进一步深入研究动力学系统（５）主共振
定常解的稳定性边界，进而为转子设计提供理论指

导．可将平均方程（６）在周期运动 ｕｐ＝Ａｃｏｓ( )ψ附
近线性化，其小扰动 Δａ和 Δψ的自治微分方程可
表示为：

Δａ′＝－μΔａ２ ＋
ｆ
２ω０
ｃｏｓ（ψ）Δψ

Δψ′＝
３ｋ３
４ω０
Ａ＋ ｆ
２Ａｐ

２ω０
ｃｏｓ（ψ( )）Δａ－

　 ｆ
２Ａω０

ｓｉｎ（ψ）Δ













 ψ

（８）

利用方程（６）在周期解处的条件，可化简上式
中的ψ，得到特征方程为：

－μ－λ －Ａσ－
３ω０Ａ

２

( )８

１ σ－
９ω０Ａ

２

( )８
－μ－λ

＝０ （９）

由特征方程可得方程（５）定常解解失稳条件
为：

μ２＋ σ－
３ｋ３Ａ

２

８ω( )
０
σ－
９ｋ３Ａ

２

８ω( )
０
＜０ （１０）

由公式（１０）可知，动力学系统（５）的系统参数
对其定常解稳定性都会产生影响．如图５所示，为
在不同σ值下非线性振动系统幅值 Ａ的失稳边
界，即转子转速在派生系统固有频率 ω０附近变化

时，系统不同的振动幅值会导致系统周期解的稳定

性发生根本性的改变．可见对于非线性系统，幅值
的大小会影响系统周期解的性态．图６为取不同幅
值参数下稳定周期解的相图，系统振幅在临界值变

化时，系统周期解会有明显变化．

图５　幅值失稳边界

Ｆｉｇ．５　Ｉｎｓｔａｂｉｌｉｔｙｂｏｕｎｄａｒｙｏｆａｍｐｌｉｔｕｄｅ

ω０＝１０，μ＝０．２，ｋ３＝５，ｆ＝３．５，σ＝－０．５

图６　不同初值下的周期解相图

Ｆｉｇ．６　Ｐｈａｓｅｄｉａｇｒａｍｓｆｏｒｐｅｒｉｏｄｉｃｓｏｌｕｔｉｏｎｓｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉｎｉｔｉａｌｖａｌｕｅｓ

４　总结

对拉杆转子扭转振动非线性动力学模型周期解

进行了稳定性分析，研究结果表明：非线性动力学系

统中的阻尼、非线性刚度和外激励频率等参数对系

统周期解的稳定性有一定的影响，利用Ｄｕｆｆｉｎｇ方程
扰动方程的稳定性给出了系统周期解失稳判定曲

线．此外，振动幅值大小也会影响周期解大小．
因此实际工程中，拉杆转子在设计阶段需要尽

量避开公式（１３）所给出的导致系统周期失稳的敏
感区域；而且当系统产生周期解时，拉杆转子系统

在运行中尽量降低突加扭转负荷，即扭转振动幅

值，使系统尽量稳定到幅值较小的周期解上．
在文本理论分析基础上，课题组将继续开展扭

转振动实验，验证理论分析结果，并通过参数控制

实现系统较高的动力学稳定性．

５４１
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