
 

文章编号：1007 − 6735(2025)05 − 0481 − 13 DOI: 10.13255/j.cnki.jusst.20240825002

汽流激振作用下工业汽轮机调节级转子
振动特性的数值模拟
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摘要：针对某汽轮机调节级部分进汽诱发转子振动特性问题，采用计算流体力学方法研究了不同

负荷工况下（100%、75%、50%）转子汽流激振力的时频线谱特征。通过将汽流集中力加载到转子

上，基于模态分析法和瞬态动力学分析方法，研究了各负荷工况下汽流激振力对转子振动响应特

性的影响规律。结果表明：在 X 方向上，不同负荷工况对转子系统振动位移的影响较大，调节级

轮盘在 X 方向的响应峰值频率为 405.40 Hz，转子质心的响应峰值频率为 38.61 Hz；在对称进汽方

案下，转子系统的加速度响应随负荷变化较为平稳，在非对称进汽方案下，转子振动加速度在

X 方向和 Z 方向出现较大波动。转子轴的振动形式主要表现为弯曲振动，轮盘的振型则以扭转振

动为主。
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Numerical simulation of rotor vibration in the control stage of
industrial steam turbines under steam flow excitation
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Abstract: To analyze the rotor vibration characteristics induced by partial admission in the control stage
of  a  steam  turbine,  computational  fluid  dynamics  methods  were  used  to  study  the  time-frequency
spectral  characteristics  of  rotor  aerodynamic  excitation  forces  under  various  load  conditions  (100%,
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75%, 50%). Concentrated aerodynamic forces were applied to the rotor, and the effects of these forces
on rotor vibration response characteristics were investigated using modal analysis and transient dynamic
analysis  based  on  finite  element  methods.  The  results  reveal  that  in  the X  direction,  load  conditions
significantly influence the vibration displacement of the rotor system. The peak response frequency of
the control stage disk in the X direction is 405.40 Hz, while the peak frequency at the rotor centroid is
38.61 Hz. Under symmetric admission conditions, the acceleration response of the rotor system remains
relatively  stable  with  load  variations.  In  contrast,  under  asymmetric  admission  conditions,  the  rotor
acceleration  exhibits  significant  fluctuations  in  the X  and Z  directions.  The  displacement  peak  at  the
bearing is smaller than at the rotor centroid and the disk edge. The rotor shaft primarily exhibits bending
vibrations, while the disk is dominated by torsional vibration modes.

Keywords: steam turbine; rotor  vibration  response; steam flow  excitation  force; variable  operating
condition

 

随着机组参数的升高，汽流激振成为影响机

组安全和输出功率的主要原因。特别是在部分进

汽汽轮机中，流动不稳定会导致自激振动，严重

影响转子和轴系的稳定运行。因此，有必要对部

分进汽汽轮机内部的汽流激振和转子振动情况进

行详细分析。

20世纪 40年代，Dimarogonas等 [1] 通过对通

用电气两台不稳定涡轮机的研究，首次发现了涡

轮机内的汽流激振现象。之后，Alford[2] 经过分析

和实验，推导出激振力的计算公式，其得到了广

泛的应用。通过对现有汽轮机振动的分析得出，

引起汽流激振的主要原因有：动叶叶顶间隙激振

力、汽封间隙激振力和部分进汽导致的汽流激振

力[3-4]。Pan等[5] 分析了无围带下叶顶间隙激振力对

转子动力系数的影响，发现动静叶间隙增大会导

致周向静压分布不均匀，进而影响叶片扭矩分布

和转子稳定性。司和勇等 [6] 建立了静偏心转子密

封模型，采用数值模拟方法计算了密封流场特性

和压力分布，得出转子偏心导致密封内部压力在

周向和轴向分布不均，且汽流激振力随偏心率呈

非线性变化的结论。对于部分进汽的研究，早期

的工作主要集中在部分进汽汽轮机内气流激振问

题与汽轮机性能和损失之间的关系上[7-8]。随着湍

流流动计算技术的发展和计算机容量的增加，研

究开始转向详细的内部动态特征。流动的数值研

究逐渐从简化分析方法转向三维流场的计算，以

深入探究汽流力对转子振动的影响。屈焕成等 [9]

对带有进汽室和加强筋的汽轮机调节级进行了全

周三维流场的数值模拟，发现动叶在进出堵塞区

域时会受到较大的轴向汽流力和周向汽流力。此

外，在对超音速部分进汽轴流涡轮机的三维数值

分析中，研究发现由于部分进汽设计，涡轮机内

部流动经历了强烈的激波和激波诱导的分离，这

些激波影响了动叶在每个旋转周期内的负载，并

在圆周上以时间和频率域呈现了非定常的切向和

轴向力分量 [10]。在此基础上，更多学者开始利用

流场仿真得到的汽流激振力，进一步研究其对整

个转子系统的影响。丁旭东等[11] 将计算流体力学

（computational fluid dynamics，CFD）计算得到的时

域瞬态汽流力通过傅里叶变换为频域值，进而通

过瞬态动应力分析发现调节级内动应力最大，特

别在是叶根销孔处的动应力。苟小平等[12] 对大功

率汽轮机调节级在部分进汽情况下的瞬态动力学

响应和疲劳寿命进行分析，得到叶片和叶轮的动

应力分布。曹丽华等[13] 研究了汽轮机转子−轴承−
密封系统在汽流激振下的非线性动态特性，对整

个系统进行了详细的动力学响应分析。

综上所述，国内外学者通过实验和数值模

拟，分析了汽轮机在不同负荷和进汽方案下的振

动特性。然而，目前对汽轮机调节级的研究主要

集中于全周布置方式。这种对称进汽方式在一定

程度上能减少部分进汽时产生的受力不均现象。

但在特定生产和运行环境中，如需要控制设备占

用空间或保证喷嘴最小高度和喷嘴最小平均直径

时，调节级喷嘴常采用半周布置方式，目前对此

布置方式的研究较少。针对这一问题，本文分析

了调节级内非定常汽流力的变化规律，建立了转

子的简化模型，并将非定常汽流力作为激振力加
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载到转子模型上，研究不同负荷工况下转子的振

动响应特性。

 1    汽流激振力计算和分析

 1.1    边界条件

本文研究的某压缩机用小型工业汽轮机 [14] 调

节级采用半周进汽方案，静叶数为 16个，动叶数

为 82个，叶片布置方式如图 1所示，开启策略

为：1号喷嘴＋2号喷嘴→3号喷嘴→4号喷嘴。

其中： s1 表示静叶； r1 表示动叶。在额定工况

下，4个喷嘴全部打开；在 75%负荷工况下，仅

关闭 4号喷嘴，其余 3个喷嘴工作；在 50%负荷

工况下，关闭 3、4号喷嘴，1、2号喷嘴全开，此

时为最低负荷运行工况。在各负荷工况下，调节级

设计参数为转速 11 583 r/min，来流蒸汽的总压为

10.71 MPa，总温为 533.2 ℃，出口参数如表 1所示。
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图 1    某小型工业汽轮机几何示意图[14]

Fig.1    Geometric diagram of a small industrial steam turbine
 
 
 

表 1    各负荷工况下调节级出口参数

Tab.1    Outlet  parameters  of  the  regulating  stage  under  each
load condition

 

工况 喷嘴进汽方案 出口静压/MPa

100%负荷 1、2、3、4号喷嘴进汽 5.584

75%负荷 1、2、3号喷嘴进汽 4.188

50%负荷 1、2号喷嘴进汽 2.792
 

为了充分模拟半周布置下，部分进汽的汽流

激振特性，采用商用软件 CFX-Solver Manager对
调节级采用整周的三维数值模拟，计算域子午流

面如图 2所示。其中：喷嘴进口段延长为静叶弦

长的 3倍，动叶出口段延长为动叶弦长的 4倍，

c1 处表示动静转子交界面的位置，c2 处表示动叶

出口位置。图 3为调节级网格划分的部分示意

图，采用 Turbogrid自动生成六面体结构化网格进

行数值计算，并对近壁面的网格进行局部加密处

理。由于调节级整级三维数值模拟对计算资源的

需求较高，为平衡计算精度与资源消耗，对网格

无关性进行了验证，验证结果如图 4所示。该型

部分进汽汽轮机在设计时对设计流量设定了 5%的

误差范围，因此，以流量相对误差控制在 10%以

内为合理，最终选取了 1 452万的计算网格数量。
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图 2    子午面流道示意图[14]

Fig.2    Diagram  of  the  meridional  flow  passage  in  the
computational domain

 
 
 

 
图 3    局部网格示意图[14]

Fig.3    Diagram of local mesh
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图 4    网格无关性验证

Fig.4    Grid independence verification
 

 1.2    流场及汽流激振力分析

图 5是各负荷工况下，调节级 50%叶高跨叶

栅截面处的马赫数分布云图。由图 5可知，随着

负荷的降低，静叶通道出口的马赫数逐渐升高，

甚至出现了超音速流动现象。在 50%负荷工况
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下，转子进口处出现超音速流动，通道内蒸汽推

动转子做功后降至亚音速，随后经过膨胀又恢复

为超音速流出。由于转子内部蒸汽的膨胀加速作

用，使得蒸汽对转子轴向产生了作用力。结合图 6
可以看出：在 50%负荷工况下，转子轴向的受力

最大；在 75%负荷工况下，转子内部蒸汽的流速

几乎没有变化，仅发生了流向的改变。进一步通

过速度三角形分析可知，汽流对转子的作用力主

要集中在周向，而轴向作用力相对较小。因此，

周向受力较为集中，导致产生了较大的周向力。

100%负荷工况下，内部流场分布较为合理，仅在

隔断区域，由于来流被截断而出现流动扰动，并

形成低马赫数区如黑圈内所示。在该工况下，受

力分布相对均匀。
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图 6    各工况下转子受力时域图

Fig.6    Time domain diagrams of rotor forces under various operating conditions
 

对不同负荷工况下转子受力分析时，由于调

节级动叶通过齿根与小型工业汽轮机转子调节级

轮盘固定在一起，因此，可以认为转子简化模型

中，调节级汽流力对转子的作用力近似等于整周

动叶所受合力。图 6为不同工况下，0.1个旋转周

期 T内转子受到的轴向力 Fx、周向力 Fu 的时域分

布图，其中：50%负荷工况下，Fx 的最大峰值 Fx-max
为 1 460.9 N；75%负荷工况下，Fu 的最大峰值 Fu-max
为 6 742.5 N。从图 6可以看出，随着负荷工况的

降低，转子所受的轴向力表现出先减小后增大的

趋势；而周向力则呈现出相反的变化，即先增大

后减小。负荷变化对转子轴向力的影响显著，尤

其是 75%负荷工况时，轴向力时均值只有 50%负

荷工况时的 0.1倍，这是由于流场分布不同所导

致，这种转子受力的突变可能导致转子振动响应

的显著变化。对于周向力，75%负荷和 50%负荷

的时均值分别是 100%负荷的 1.07倍和 0.94倍，

显示出相对较小的波动。

图 7为不同工况下转子轴向力和周向力频谱

分析图，图中横坐标表示汽流力脉动频率 f与动叶

通过频率（f1=15 830.1 Hz）的比值。从图中可以观

察到，各工况下转子轴向力和周向力的脉动峰值

出现的频率均为 1倍动叶通过频率处，其余主要

脉动频率为动叶通过频率的高阶谐频，其中

75%负荷工况时，转子所受轴向力和周向力在轴

频（f0=193.05 Hz）处也出现明显高于其他负荷工况

的脉动幅值。即在该工况下，由于流场的变化，

导致转子所承受的汽流力表现出较高的动态复杂

性，使得转子的振动响应特性发生显著变化。

本文研究的模型主要存在调节级变工况导致

的汽流激振力和转子旋转产生的离心力两种载

荷。提取不同负荷工况的非定常数值计算结果中

调节级转子所受汽流激振力，并将随时间变化的

汽流激振力以集中力形式施加到调节级轮盘重心
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图 5    各工况下 50% 叶高跨叶栅面马赫数分布云图

Fig.5    Mach  number  distribution  graphs  at  50%  blade  span
under various operating conditions
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位置。对于离心力，3种负荷工况下，转子简化模

型的旋转速度均为 11 583 r/min，所以在载荷设置

时，给整个转子简化模型以离心载荷的形式施加

旋转体力。

 2    振动计算模型

 2.1    有限元计算方法

汽轮机组在汽流激振力下的响应问题属于经

典的弹性动力学范畴，因此，找到汽流激振力特

性就可以将流固弱耦合问题简化为弹性动力学范

畴的问题。本文主要采用模态分析法和瞬态动力

学分析法来进一步分析。

模态分析主要用于分析物体的固有属性，它

只与物体的外形、约束力接触等物理属性有关，

模态分析的结果可作为动力学分析基础，它实质

上可以理解为计算结构振动特性的特征值和特征

向量。对于汽轮机转子简化模型的模态分析，其

实就是将整个转子简化模型转变成一个拥有多自

由度的离散系统 [15]。在弹性动力学有限元理论

中，对多自由度线性弹性系统进行有限元计算时

的方程为

M
{
X′′(t)

}
+C
{
X′(t)
}
+K {X(t)} = F(t) （1）

M C K
X′′(t) X′(t) X(t)

F(t)

式中： 为质量矩阵； 为阻尼矩阵； 为刚度矩

阵； 为加速度； 为速度； 为位移

响应； 为激励载荷。

瞬态动力学分析法，也被称为时间历程分

析，主要是明确结构在时域载荷作用下所产生的

响应。在进行瞬态动力学分析时，输入数据应该

是时间的函数，因此输出数据也是位移、加速

度、应力和应变等随时间的变化。本文中分析转

子简化模型瞬时响应特性时是通过对模态进行叠

加，以求解系统的瞬态响应。

使用瞬态动力学分析法时，前提是要求系统

是线性的，且激励力需要是关于时间的变化函

数，使其在一样的增量步内成线性关系。在单自

由度系统时，其运动方程可表示为

q̈+2ξq̇+ω2q = ft = ft−∆t +
∆ f
∆t
∆t （2）

q ξ

ω f

∆ f ∆t

式中： 为模态坐标下的位移； 为临界阻尼比；

为无阻尼振动时的圆频率； 为模态坐标下的模

态力； 为单位时间 内的模态力增量。

方程 (2)的解可以写为qt+∆t

q̇t+∆t

 = a11a12

a21a22

q

q̇

+ b11b12

b21b22

 ft
ft+∆t

 （3）

ai j bi j i, j = 1,2式中， 、 是常数， 。

在瞬态动力学分析方法中，必须提取足够多

的模态数量才能够确保可以完全描述部件的动态

响应特性。衡量提取的态数量是否足够的标准是

有效质量，即：各阶振型在不同自由度上激活的

质量。当有效质量的比例达到 90%以上时，那么

可以认为提取的模态数量可以描述系统的动态响

应特性。

 2.2    小型工业汽轮机转子模型

分析小型工业汽轮机变工况下的转子振动特

性首先需要建立计算模型，需要把实际的汽轮机

转子进行合理的简化处理，保证在能够反映主要

动力学特性的基础上提高计算效率。

图 8是本文研究的某压缩机用小型工业汽轮

机转子示意图，该小型工业汽轮机转子系统主要

由 1个调节级、5级动叶以及整锻转轴组成，总质

量为 0.277 2 t，长度为 1.42 m，轴系采用 2个滑动
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图 7    各工况下转子受力频谱分析

Fig.7    Spectral analysis of rotor forces under various operating conditions
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轴承进行支撑，两轴承之间距离为 1.08 m。转子

系统各部位材料特性如表 2所示。
 
 

1.08 m

轴承 轴承

1.42 m 
图 8    转子示意图

Fig.8    Schematic diagram of the rotor
 
 
 

表 2    转子系统各部位材料特性

Tab.2    Material  characteristics  of  various  parts  of  the  rotor
system

 

部位 密度/(kg·m−3) 弹性模量/GPa 泊松比

调节级 7 840 216 0.270

转子 7 860 204 0.286

压力级 7 780 213 0.270
 

在实际的转子系统中，其旋转主轴上装有轮

盘和叶片，对转子系统进行简化建模，将倒角等

对振动特性影响较小的小尺寸结构部位处理成光

轴结构[16]。

本文研究不同工况下调节级激励力诱导的小

型工业汽轮机转子振动响应特性，因此，调节级

动叶和下游各级动叶的叶片形状等几何因素对于

研究结果影响较小，所以在建模时对叶片进行模

化处理。在简化叶片过程中，要保证叶片质量和

质心、转动惯量、抗弯刚度等均不发生变化。当

弹性模量不变时，要想达到上述要求，只需确保

简化后叶片的平均截面惯性矩一致 [17]，其计算公

式如下：

Im =
Jb

ρb0
（4）

Im Jb

ρ b0

式中： 为平均截面惯性矩； 为整圈叶片的直

径 转 动 惯 量 ； 为 叶 片 密 度 ； 为 整 圈 叶 片

宽度。

叶片的简化还需要保证离心力不变，其计算

公式为

Fc = mω2r0 （5）

Fc m ω

r0

式中： 为离心力； 为质量； 为旋转角速度；

为重心位置的半径。

图 9为简化后的转子系统模型，其中汽轮机

的轮盘部分也根据重心和转动惯量不变的原则简

化成圆盘，且采用等密度法[18] 使转子简化模型各

部位的密度均相等。为了分析变工况对转子简化

模型不同部位振动响应的影响，设置调节级动叶

轮盘上边缘M1 点和转子简化模型的质心M2 点。

 2.3    转子轴承模型

变工况下调节级非定常汽流力主要会对支承

轴承产生影响，因此，对于推力轴承可以通过约

束转子简化模型两端端面实现。图 10为轴承−轴
承座简化示意图。在汽轮机转子系统振动响应分

析中，轴承和轴承座的实际建模非常复杂，轴承

中油膜的真实状况很难模拟 [19]。因此，为模拟轴

承对转子的约束作用，通常可以采用具有 4个刚

度系数和 4个阻尼系数的弹性阻尼来模拟支承，如

图 10（a）所示，K代表刚度，C代表阻尼，轴向为

X方向。本文中，模拟轴承约束作用时只考虑了油

膜垂直和水平刚度，忽略阻尼和交叉刚度的影响[20]，

简化后轴承−轴承座的示意图如图 10（b）所示。依

据实际小型工业汽轮机转子轴承特性，本文计算

时，将垂直方向弹簧的刚度设置为 1.24×109 N/m，

水平方向弹簧的刚度设置为 8.9×108 N/m。

 2.4    网格划分

采用 ABAQUS软件中的网格自动划分技术对

转子简化模型进行网格划分，如图 11所示为转子

简化模型的网格示意图。本文对简化后的转子采

用四面体网格划分，单元类型为 C3D10，为保证

 

Y
Z

X

M1点

M2点

 
图 9    汽轮机转子系统简化模型

Fig.9    Simplified model of the turbine rotor system

 

Cyz
Kyz

Cyy Kyy
KyyY

Z

Y

Z

O+
Czz
Kzz

Kzz

Czy
Kzy

油膜 油膜

转轴
O+

转轴

轴承座 轴承座

(a) 支承特性 (b) 简化后支承示意 
图 10    转子轴承−轴承座简化模型

Fig.10    Simplified model of rotor bearing-housing

486 上  海  理  工  大  学  学  报 2025 年 第 47 卷



模型计算的收敛速度和精度，最终转子简化模型

网格单元总数为 105万。

 3    结果与分析

 3.1    汽轮机转子简化模型模态分析

在汽轮机运行过程中，其转子振动是由多个

子振动叠加而成，将每个子振动看成单一的质点

在振动，子振动的幅度越大，对整体转子的影响

也就越大，再运用叠加原理得到整体转子简化模

型的结构振动，最后通过求解振动方程解出固有

频率，并获取相应的模态。为保证提取的模态数

量能够充分描述转子简化模型的动态响应特性，

采用 ABAQUS提取转子简化模型的前 900阶模

态，并进一步采用 ABAQUS进行后续的瞬态动力

学分析。

表 3为本文小型工业汽轮机转子简化模型前

900阶部分模态在各个方向的有效质量占比分布

表，从表中可以看出：有效质量与总质量的比值

已大于 90%，因此提取的模态数量已经满足动态

响应要求。
 
 

表 3    转子简化模型前 900 阶模态有效质量占比

Tab.3    Proportion  of  effective  mass  in  the  first  900  modes  of
the rotor simplified model

 

阶数
X方向

有效质量占比/%
Y方向

有效质量占比/%
Z方向

有效质量占比/%

20 99.82 98.91 97.51

40 99.89 98.99 97.95

60 99.91 99.13 98.68

80 99.97 99.35 98.82

100 99.97 99.58 99.12

.

.

.
.
.
.

.

.

.
.
.
.

800 99.99 99.99 99.99

900 99.99 99.99 99.99
 

表 4是转子简化模型部分模态频率。考虑到

非定常汽流激励力的影响，所以提取的模态频率

需要覆盖汽流激励力的频率。本文研究的小型工

业汽轮机的 3个典型运行工况转速均为 11 583 r/min，
叶片数为 82，因此，转子所受汽流激励力的频率

为 15 830.1 Hz。为了捕捉系统的响应，模态分析

的频率范围需要包含激励频率及其高次谐波，通

常要求至少覆盖转子频率的 2倍以上。从表 4可

知，第 900阶模态频率为 32 713 Hz，其频率范围

已经覆盖 2倍汽流激励力频率，满足模态瞬态动

力学分析要求。
 
 

表 4    转子简化模型部分模态频率

Tab.4    Partial modal frequencies of the rotor simplified model
 

阶数 频率/Hz 阶数 频率/Hz

1 39.89 893 32 600

2 46.91 894 32 609

3 285.39 895 32 611

4 291.94 896 32 613

5 398.98 897 32 620

6 431.35 898 32 686

7 841.99 899 32 692

.

.

.
.
.
.

900 32 713
 

图 12是转子简化模型前 10阶振型图，通过振

型图能够清楚地分析转子简化模型的固有振动特

性。本文中，小型工业汽轮机的转动频率为

193.05 Hz，前几阶的转子固有频率对研究转子简

化模型的振动响应特性具有重要意义。在前两阶

振型中，转子简化模型出现不同方向的弯曲振

动，振幅较小；第 3阶振型中，转子简化模型弯

曲振动加剧；第 4阶振型表现为轮盘轴向运动和

扭转振动相结合；第 5阶、第 6阶转子简化模型

主要是以扭转振动为主；第 7阶、第 8阶振型主

要为集中在轴承端的弯曲振动；第 9阶、第 10阶

振型中，转子简化模型轴端弯曲振动仍表现突

出，且转子简化模型中间轮盘边缘地区发生比其

他区域较大的形变位移，此处为转子动叶与叶轮

接触部位，在设计时要注意叶片与叶轮的连接阻

尼和刚度，保证能够满足疲劳损失要求。从前

10阶振型中还可看出，转子简化模型中转子轴主

要以弯曲振动为主，而轮盘主要是扭转振动。

 3.2    小型工业汽轮机转子简化模型瞬态动力学分析

通过对该小型工业汽轮机的 3种典型运行工

 

Z

Y X

 
图 11    转子简化模型有限元网格示意图

Fig.11    Schematic  diagram  of  the  finite  element  mesh  of  the
rotor simplified model
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图 12    转子前 10 阶振型图

Fig.12    Mode shapes of the first 10 orders of the rotor
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况的非定常流动运算分析，得到不同工况下调节

级转子受力时域特性，将其加载到调节级动叶轮

盘重心，分别对不同工况下转子简化模型进行模

态瞬态响应分析。

图 13为监测点 M1 在 X、Y、Z方向的振动加

速度时域分布，由于数据较密集，只截取了响应

时间在 0.005～0.010 s之间的曲线。从图中可以看

出：在 X方向上，100%负荷工况和 50%负荷工况

下的加速度波动响应范围几乎一样；不同工况下

M1 点在 Y方向上的速度变化均较快；Z方向上，

虽然不同工况下加速度波动响应周期基本一致，

但是 75%负荷工况下的变化范围明显增大。结合

转子受力的时域图分析，在 X方向（轴向），转子

在 75%负荷工况下受力最小，导致其加速度幅值

也最小；而在 50%负荷工况下受力最大，导致该

工况下的加速度幅值达到最大值。在 Y和 Z方向

（周向），75%负荷工况下受力最大，使得加速度

幅值显著高于其余两种工况；而 50%负荷工况与

100%负荷工况下的加速度幅值变化趋势与其受力

分布基本一致。M1 监测点设置在调节级转子上，

因此，在设计调节级转子时要进一步考虑各工况

振动加速度的影响。
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图 13    M1 点 3 个方向加速度时域变化图

Fig.13    Time-domain variation of acceleration in three directions at M1 point
 

图 14是监测点 M2 在 X、Y、Z方向的振动加

速度时域分布，为了更清楚地分析加速度时域特

性，只选取响应时间在 0.005～0.010 s之间的曲

线。由图 14可知：100%负荷工况下，各个方向

上的加速度基本稳定，波动幅值都低于其他工

况；75%负荷工况下，主要的加速度波动出现在

Z方向上；50%负荷工况下，在 X方向上波动幅

值最大，而在 Z方向时，波动幅值接近 100%负荷

工况。对于 M2 监测点，各工况下的轴向加速度

（X方向）和周向加速度（Y和 Z方向）的分布规律与

转子受力的分布规律一致。这表明调节级转子的

受力在整机内部具有明显的传导效应，对整机动

态响应产生影响，对振动控制具有参考依据。

观察两个监测点在 3个方向的加速度时域变

化图，可以发现：两个观测点的加速度时域变化

规律相似，与转子受力的时域分布规律一致。在
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X方向（轴向），75%负荷工况的加速度幅值显著

小于其他两种工况，结合流场图分析，这主要是

由于 75%负荷工况下轴向速度变化较缓；而在

Y方向和 Z方向（周向），75%负荷工况的加速度

波动较大，这是因为在该工况下，汽流主要发生

方向变化，导致作用力集中加载于周向。另外，

100%负荷工况和 50%负荷工况下，3个方向上的

加速度变化差异很小。这是因为这两种工况下，

进汽方式呈现对称形式，相比于 75%负荷工况的

非对称式进汽，对称进汽方式可以改善转子简化

模型的振动加速度响应。

图 15是监测点 M1 在 X、Y、Z方向上振动位

移瞬时响应频谱分析图。由图可知，X方向上，

3种工况振动位移瞬时响应的峰值均出现在

405.40 Hz，约为轴频的 2倍，在设计时要注意避

开该频率。由于不同负荷工况下，转子受力的大

小存在差异，所以对应的振动位移瞬时响应峰值

也存在很大差异。其中，50%负荷工况和 100%负

荷工况下，振动位移瞬时响应峰值分别是 75%负

荷工况下的 10.35倍和 6.9倍。在 Y方向和 Z方向

（周向），M1 点的振动位移瞬时响应峰值均出现在

38.61 Hz处，对应于 0.2倍轴频。幅值较大的低频

激振力主要与喷嘴布置和转速相关。由于转子与

静子的比例接近 5∶1，且转子与喷嘴之间没有隔

断，导致汽流在周向上对转子产生明显的频率峰

值响应。这一结果为通过优化喷嘴数量和布置设

计以控制低频激振力提供了参考。

图 16是监测点 M2 在 X、Y、Z方向上振动位

移瞬时响应频谱分析图。由图可知，X方向上，

100%负荷工况和 50%负荷工况的振动位移瞬时响

应幅值在 38.61、270.27、405.40 Hz处出现较大的

脉动；而 75%负荷工况下，在 38.61 Hz、250.96 Hz、
405.40 Hz处出现脉动。在 38.61 Hz时，3种工况

的脉动幅值基本相同；在 405.40 Hz时，100%负

荷工况和 50%负荷工况的振动位移瞬时响应幅值

分别是 75%负荷工况的 10.98倍和 7.43倍。Y方向

上，3种工况的振动位移瞬时响应峰值均出现在

38.61 Hz，且大小接近。Z方向上，3种工况的振

动位移瞬时响应峰值仍出现在 38.61 Hz处，但是

峰值大小出现很大差异，75%负荷工况时的振动

位 移 瞬 时 响 应 峰 值 分 别 是 100%负 荷 工 况 和

75%负荷工况的 2.15倍和 2.19倍。对于 M2 监测
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图 14    M2 点 3 个方向加速度时域变化图

Fig.14    Time-domain variation of acceleration in three directions of M2 point
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点，在 Y方向和 Z方向（周向），频率峰值出现在

0.2倍轴频处，与 M1 监测点的趋势相同，同样是

由于静叶栅布置的影响所导致。在 X方向（轴

向），新增了 3个脉动峰值信号，其中 38.61 Hz为

0.2倍轴频，这是由于整机受到调节级转子传导的

影响；250.96 Hz约为 1.3倍轴频，且主要出现在

75%负荷工况下，考虑到在此工况下，汽流对轴

向的作用较小，因此可以忽略该信号；270.27 Hz
为 1.4倍轴频，主要在轴向作用较大的 50%和

100%负荷工况下出现，该信号是由汽流和结构传

导的综合作用所导致，需在结构设计时额外考虑。

对比监测点振动位移瞬时响应频谱分析图可

知，在 X方向（轴向）上，各监测点的振动位移瞬

时响应频率不同。监测点 M1 瞬时响应峰值主要出

现在 405.40 Hz，只有 75%负荷工况下，在 38.61 Hz
和 366.79 Hz出现波动；而监测点 M2 振动位移瞬

时响应峰值出现在 38.61 Hz处，且在 250.96 Hz、
270.27 Hz和 405.40 Hz处也有波动幅值。Y方向和

Z方向（周向）上，各监测点的振动位移瞬时响应

变化趋势类似，75%负荷工况在 Z方向上的脉动

峰值明显高于其他两个工况。因此，在设计时，

对于轴和调节级转子要注意各负荷工况下轴向上

的低频和中低频信号，在周向上要注意低频信

号，尤其是对于 75%负荷工况。

 4    结　论

本文主要研究不同负荷工况下，小型工业汽

轮机转子振动响应特性，采用有限元方法，对转

子简化模型进行模态瞬态响应分析，获得转子简

化模型的模态特性和瞬时响应特性。研究发现：

a. 流场计算结果表明，随着工况负荷降低，

转子轴向力经历先降后升的显著变化，特别是

75%负荷时的轴向力均值只有 50%负荷工况时的

0.1倍，这会导致转子振动响应的剧烈变化；周向

力的变化趋势相反，变化幅度相对平稳。频谱分

析显示，所有工况下的转子力脉动峰值均出现在

1倍动叶通过频率处，75%负荷时轴频处的脉动幅

值最高，此时转子所受汽流力最为复杂，对振动

特性影响最大。
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图 15    M1 点振动位移频谱分析

Fig.15    Spectral analysis of vibration displacement at M1 point
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b. 分析前 10阶转子系统的固有频率，发现在

转子系统的固有振型中，转子轴的振动形式主要

为弯曲振动，而轮盘的振型则以扭转振动为主。

在设计时，应特别关注转子动叶与叶轮接触部位

的阻尼和刚度，以确保满足疲劳损失要求。

c. 负荷工况变化时，喷嘴的进汽方式对转子系

统的振动加速度具有显著影响。采用对称进汽方

案时，转子系统的加速度响应随负荷变化较为平

稳，变化幅度较小。采用非对称进汽方案时，振

动加速度在 X方向和 Z方向会经历较大的波动。

相比于 75%负荷工况的非对称进汽，对称进汽方

式可以改善转子系统的振动加速度响应。

d. 通过对不同监测点振动位移瞬时响应频谱

的分析可知：在 X方向上，不同负荷工况变化对

转子系统振动位移的影响较大，50%负荷工况时

的振动位移峰值是 75%负荷工况的 10.365倍，是

100%负荷工况的 1.463倍，但 X方向的振动位移

幅值整体上比 Y方向和 Z方向小一个量级。在

Y方向和 Z方向上，各监测点的振动位移瞬时响应

变化趋势相似。
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图 16    M2 点振动位移频谱分析

Fig.16    Spectral analysis of vibration displacement at M2 point
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