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舰载旋转机械基础冲击响应建模和数值计算
*

贺少华,吴新跃
(海军工程大学船舶与动力学院机械工程系,湖北 武汉430033)

  摘要:针对舰载旋转机械的水下非接触爆炸冲击动力学响应问题,提出了一种基础冲击转子-轴承系统

建模理论。结合牛顿运动定理、动量矩定理和Timoshenko梁理论,推导出了系统动力学微分方程,方程综合

考虑了转子的旋转惯性力、剪切力、陀螺效应、轴向力、轴向扭矩以及轴承的油膜力。通过在时间域和空间域

分别采用直接积分法和Galerkin有限单元法求解方程,得到了系统冲击响应的时间历程。验证了建模理论

的准确性。最后,通过实际工程应用考察了陀螺效应对冲击响应的影响,得到了冲击激励和工作载荷共同作

用下的系统响应。得到的结论为:建模理论和计算方法是正确的;陀螺效应对响应的影响不可忽略;工作载荷

会增大响应,但考虑工作载荷时的冲击总响应不是工作载荷下稳态响应与不考虑工作载荷时的冲击响应的

绝对值相加,两者存在较大差异。
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  对于舰载设备在水下非接触爆炸冲击环境中的响应研究,目前,海军部门使用的规范冲击动力学分

析方法只能针对设备静态时的情况,对于动态运行时设备的冲击响应则简单地规定为静态响应与工作

载荷的绝对值相加,忽略了冲击激励与设备动态运行工作载荷的耦合,对于动态即设备运行条件下的冲

击响应还没有标准的建模计算方法。对于旋转机械来说,相对静态非工作条件,动态工作条件下的冲击

响应无疑更有研究价值。本文的主要目的就是要建立一套标准的运行条件下旋转机械冲击响应建模和

计算理论方法,并将其运用于工程实际。
对舰载旋转机械即转子-轴承系统的冲击响应研究,主要方法为:首先对转子-轴承系统建模,用基

础运动(位移、速度和加速度)来模拟基础冲击,建立系统动力学方程;然后通过数值计算求解方程得到

响应。通过响应分析检验以下几个方面的内容:(1)润滑油膜在任何时候必须保持一个最小的油膜厚度

以避免转子和轴承发生碰摩;(2)轴承基础能够承受冲击轴承反力;(3)转子冲击应力在安全范围内。

  以往的类似研究[1-4]主要采用了刚体模型和梁模型两种转子建模方法:刚体模型在对润滑油膜厚度

进行预测和轴承反力的计算上是足够合适的,此时转子一般仅由2个轴承支撑。这种建模方法牺牲了

精确性,因为它忽略了转子的柔性,但还是可以得到一些有意义的分析结果,而且避免了复杂的数学建

模和计算问题。当转子由2个以上轴承支撑,或者需要考察转子本身受冲击时的应力和变形时,梁模型

就成为了首选。
本文中,将采用Galerkin有限单元模型来对转子进行建模,使计算实际复杂舰载旋转机械设备的

冲击响应成为可能,而不是仅局限于简单抽象的转子-轴承系统。根据水下非接触爆炸冲击在舰船设备

基础处形成的冲击环境的特点,冲击激励只考虑平动形式,不考虑转动形式。

1 基础冲击动力学方程

  考虑一个弹性圆形截面转子(轴)单元绕它的轴旋转和在空间做任意运动。它的任意瞬时运动状态

可以通过欧拉角来描述。如图1所示,XYZ为全局惯性坐标系,原点位于初始时刻单元的质心G;xyz
为随动坐标系,xyz随单元进行绕x 轴的转动,角度设为θ;绕y轴的转动,角度设为ψ,但它不随单元
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图1 转子单元、基础及其坐标系

Fig.1Rotorelement,baseandtheircoordinatesystem

绕其自身z轴转动。此外,对于单元自身来说,还有绕z
轴的转动,角度设为ϕ。根据牛顿运动和动量矩定律,单
元的力学方程有

F=maG,   MG =H
·

G (1)
式中:F为单元所受合力,aG 为单元质心的绝对加速度,

MG 为外力对质心的主矩,HG 为单元对质心的角动量

距。H
·

G 的一般表达式为

H
·

G =
ρ(ITθ

··
+IPϕ

·

ψ
·
sinθ+ITψ

·
2sinθcosθ)ds

ρ(ITψ
··
sinθ-IPϕ

·
θ
·
)ds

ρ(ITϕ
··
+IPψ

··
cosθ-IPψ

·
θ
·
sinθ)d

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ús

(2)

式中:ρ为材料密度,ds为单元长度,IP为轴段单元截面极惯性矩,IT为截面赤道惯性矩,对于圆形截面,

IP=2IT 。
转子由轴承支撑,轴承基础被认为是刚性的,附连参考坐标系为xbybzb。坐标系的方向和原点位

置如图1所示。轴承润滑油膜提供刚度和阻尼给轴承与转子的相对运动。在冲击响应分析中,轴承基

础施加已知的加速度冲击激励,分析的目的就是要预测转子的瞬态响应。
冲击激励将使基础从平衡位置发生偏离,偏离以平移运动形式存在。由于基础的运动,将导致转子

从平衡位置也发生偏离,以平移和转动2种形式存在。
单元的质心相对xbybzb坐标系的微小平动位移设为ux、uy、uz ,类似地,单元的质心相对xbybzb坐

标系的微小转动位移设为θx、θy、θz 。因为θx、θy、θz 一般为小量,所以他们的转动顺序可以不予考虑,
因此有下面的关系式

θ=θx,ψ=θy;   θ
·
=θ
·
x,ψ

·
=θ
·

y;   θ
··
=θ
··

x,ψ
··
=θ
··

y (3)

  另外,前面已经假定单元的自转(绕z轴)角速度是恒定的,即ϕ
·
=ω(为定值),ϕ

··
=0。

图2 单元受力分析

Fig.2Loadanalysisfortherotorelement

将式(3)代入式(2),能够得到以下表达式
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  在上述表达式中,包含IPω 项即为由于转子旋转带来

的陀螺惯量项。单元质心G 的绝对加速度为

aG =[aGx
,aGy

,aGz
]T (5)
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即为基础加速度冲击运动激励。从式(4)、(5)可以看出,在
单元的动力学关系式中,旋转惯性力、陀螺效应和基础运动

激励都被考虑进来。
单元的自由体受力分析(在ybzb 和xbzb 平面的情况)

如图2所示,根据Timoshenko梁理论,横向剪切力的表达

式为
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式中:k为Timoshenko系数,H 为材料刚性模量,A 为单元横截面积。弯矩表达式为
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  综上所述,考虑轴承油膜支撑力得到单元总的受力和力矩表达式为
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  轴承油膜力fx 、fy 在这里可以采用8系数油膜力模型,即

fx =- kxxux +kxyuy +cxxu
·
x +cxyu

·
{ }y ,   fy =- kyxux +kyyuy +cyxu

·
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·
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  考虑工作载荷轴向力Tp 和扭矩Mp 的对应于方程(8)的单元受力和力矩表达式为
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  综合以上各式,方程组(1)可以具体化为
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  以上4式加上式(6)和式(7)中的4式总共8个方程,未知数也为8个:2个剪切力Qx、Qy,2个弯矩

Mx、My,2个平动位移ux、uy,2个转动位移θx、θy(不考虑z向的情况)。
对于转子系统另一典型单元 刚性圆盘单元的动力学微分方程的推导,将其看成一类特殊的上

文中研究的弹性轴单元,因而推导过程类似且更简单,这里不再给出。

2 方程的求解、算法的程序编制和理论的准确性验证

  由以上推导结果可知,系统的动力学微分方程为偏微分方程,包含空间变量s和时间变量t,可以尝

试在空间域采用有限单元法和在时间域采用直接积分法。在本文中,利用Galerkin方法和有限单元法

将系统偏微分方程转化为常微分方程,然后采用Newmark直接积分方法迭代求解响应时间历程,New-
mark直接积分方法无条件稳定,在瞬态响应计算中最常用[5]。最终得到系统总的运动微分方程形式为

Meq
··
e+Ceq

·
e+Keqe=Qe (12)

式中:qe 为节点位移向量,包括2个平动位移ux、uy 和2个转动位移θx、θy;Me 为系统质量矩阵;Ce 为阻

尼矩阵,由2部分组成,一部分为陀螺矩阵,另一部分为轴承阻尼带来的阻尼矩阵;Ke 由4部分组成,第

1部分为轴单元本身刚度项,第2部分为工作轴向力Tp 带来的刚度项,第3部分为工作扭矩Mp 带来的

刚度项,第4部分为轴承刚度项;Qe 为节点力和力矩载荷向量。
在ANSYS-APDL软件平台上,首先建立单元模型,然后根据式(12)组装各系数矩阵,最后采用

Newmark法进行迭代程式求解。算法程序的部分内容可以直接利用软件本身提供的功能,如(冲击)瞬
态响应计算的Newmark法程式、转子(轴)单元的插值函数等。计算完成后,利用软件的后处理功能描

绘和显示计算结果即响应的时间历程。

  以一个简单转子系统的自由振动来验证本文方法的可靠性,即令式(12)的右边等于零,该简单转子

系统的相应参数参考文献[6]。由于考虑了陀螺力矩,所以转子有4个进动角速度,其中2个值大于零,
为正进动的频率f+,另2个值小于零,为反进动的频率f-。 将本文方法计算结果与精确解对比如表1
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所示。对比计算结果可以发现,本文方法计算结果与精确解吻合较好,证明了本文建模理论的正确性。

表1 自由振动固有频率对比

Table1Comparisonoffree-vibrationfrequencies

ω/(rad/s)
f+/Hz

10个单元 15个单元 精确解

f-/Hz

10个单元 15个单元 精确解

200
244.54 244.09 243.83 -238.10 -237.92 -237.80
1654.62 1653.00 1652.07 -1259.93 -1259.48 -1258.09

400
247.92 247.28 246.48 -236.11 -235.68 -234.42
1892.75 1891.01 1890.96 -1106.95 -1104.48 -1103.03

600
249.14 248.47 248.94 -234.44 -232.39 -230.75
2158.72 2156.98 2155.29 -980.56 -976.50 -973.47

800
253.82 252.18 251.20 -229.31 -227.32 -226.79
2445.43 2443.12 2441.94 -869.90 -867.03 -866.34

3 工程应用

  一实际旋转机械转子系统模型如图3所示,具体的系统参数为:E=200GN/m2,ρ=7.8t/m3,刚
性圆盘m=500kg,IP=250kg·m2,IT=126.7kg·m2。轴承参数为:(kxx)1=0.589GN/m,(kxy)1
=(kyx)1=-1.290GN/m,(kyy)1=1.870GN/m,(kxx)2=0.676GN/m,(kxy)2= (kyx)2=
-1.490GN/m,(kyy)2=2.270GN/m。冲击加速度激励形式如图4所示,该冲击加速度形式取自联邦

德国海军规范BV0430[7],其正反双波的形式最能模拟水下非接触爆炸在舰载设备基础处形成的冲击

环境。冲击加速度激励持续时间为100ms,计算时间为500ms。

图3 计算实例转子-轴承系统模型

Fig.3 Modelofarotor-bearingsystem

图4 基础冲击加速度激励形式

Fig.4Baseshockexcitationinaccelerationform

3.1 转速(陀螺效应)对响应的影响

  考察陀螺效应即转速对响应的影响。得到的计算结果为:当转速ω为0、500、1000、1500、2000、

3000rad/s时,单元的最大瞬时应力Qy 分别为390、352、431、400、427、459MPa。从计算结果可以发

现,陀螺效应即转速对冲击响应的影响是明显的,不同转速下应力响应最大差别达30%。从本文计算

结果来看,随转速的升高响应似乎也随之升高,但这不具有普遍意义,因为本文作者在另一工程应用中

计算得出了具有相反特征的结果[8],所以,陀螺效应对冲击响应的影响应该是具体问题具体分析,不同

的冲击激励和不同的对象可能会有不同的影响规律。

3.2 工作载荷对响应的影响

  考察工作载荷对系统响应的影响规律,并求解冲击激励和工作载荷共同作用下的系统响应规律。
对于旋转机械系统如推进轴系来说,在运转状态除要承受陀螺力和旋转惯性力外,还要承受工作负荷带

来的扭矩、轴向力等载荷,上文中已经建立了考虑这些载荷的冲击动力学理论模型。在本工程实例中,

465 爆  炸  与  冲  击               第31卷 



假定系统工作载荷为轴向力100MN。经计算,该工作载荷产生的稳态应力值Qy =800MPa。表2所

示为工作载荷对系统固有频率的影响,工作稳态应力使得系统固有频率增大,等效于系统刚度变大。

表2 固有频率对比

Table2Comparisonofnaturalfrequencies Hz   

阶数序号 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

不考虑工作载荷 23.038 24.055 40.286 55.108 61.876 92.176 110.69 115.22 138.91 145.07
考虑工作载荷 28.301 30.349 44.153 61.718 70.512 99.660 115.22 119.98 145.07 148.46

   注:工作载荷为轴向推力Tp=100MN。

  图5(a)、(b)分别为不考虑和考虑工作载荷时某相同位置的应力响应时间历程(转速ω =
500rad/s)。不考虑工作载荷即式(11)中的Tp、Mp 均等于零,此时系统响应的主要决定因素为陀螺效

应即IPω项;考虑工作载荷时,陀螺效应IPω和工作载荷Tp、Mp 共同对响应结果产生影响。可以发现,
考虑工作载荷时的冲击响应¹工作载荷下稳态响应+不考虑工作载荷时冲击响应,就关心的最大瞬时

应力而言,前者要明显大于后者,即图5中的:2050>800+352。而从20世纪90年代初沿用至今的

GJB1060.1-91[9]中的冲击规范部分却规定“动力学分析得到的冲击应力与分析系统的运行特性如旋转

力、蒸汽压力等产生的连续工作应力的应力综合为两者的绝对值相加”,很显然,该项标准受当时计算条

件的限制和出于简单的考虑,从本文的研究结论可以看出,已经不合时宜,需要进行修正。

图5 相同位置应力响应时间历程

Fig.5Time-varyingstressresponseatthesameposition

4 结 论

  建立了一套旋转机械转子-轴承系统基础冲击响应的理论建模方法,基于的理论主要有牛顿运动定

理、动量矩定理、Timoshenko梁理论和有限元理论,方程全面综合考虑了各种物理因素:旋转惯性力、
剪切力、陀螺效应、轴向力、轴向扭矩以及轴承的油膜力,克服了以往类似研究考虑条件单一的缺点,同
时,本文研究也使得运行状态下旋转机械的冲击响应计算成为了可能,而目前海军部门舰载机械设备冲

击响应计算还只能针对静态的情况。通过对一工程实例的解算,得到了一些重要的结论,概括起来主要

有:陀螺效应对响应影响明显,陀螺效应对冲击响应的影响应该是具体问题具体分析,不同的冲击激励

和不同的对象可能会有不同的影响规律;考虑工作载荷时的冲击总响应不是工作载荷稳态响应与不考

虑工作载荷时的冲击响应的简单相加,两者差别较大,需要对GJB1060.1-91相关条文进行修正。
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Shockresponsemodelingandcomputationofshipboardrotating
machinerysubjectedtobase-transferredshockforce*

HEShao-hua,WUXin-yue
(DepartmentofMechanicalEngineering,NavalUniversityofEngineering,

Wuhan430033,Hubei,China)

Abstract:Arotor-bearingsystemunderbase-transferredshockexcitationwasestablishedbyapplying
theGalerkinfiniteelementmodeltosimulatetheshipboardrotatingmachinerysubjectedtounderwa-
ternon-contactexplosion.BasedontheNewton'stheorem,moment-of-momentumtheoremand
Timoshenkobeamtheory,thedynamicdifferentialequationsofthissystemwerederivedbysyntheti-
callyconsideringtherotatinginertia,shearforce,gyroscopiceffect,axialforce,axialtorqueandoil
filmforce.Thedynamicdifferentialequationsweresolvedbyusingthefinitedifferencemethodsin
thetimedomainandthefiniteelementmethodinthespacedomain,respectively.Andthetime-var-
yingshockresponsesofthissystemwereobtained.Theaccuracyoftheproposedmodelwasverified.
Finally,anapplicationexamplewasgiventoanalyzetheinfluencesofthegyroscopiceffectandsteady
workloadingontheshockresponsesofthissystem.Investigatedresultsshowthattheaccuracyofthe
proposedmodelingandcomputationmethodcanmeettheengineeringrequirementandthegyroscopic
effecthasanobviousinfluenceontheshockresponses;andthattheworkloadingcantoneupthesys-
temresponse,buttheoverallresponsewiththesteadyworkloadingbeingconsideredisdistinctfrom
thesumofthesteadyresponseandtheshockresponsewithoutthesteadyworkloadingbeingconsid-
ered.
Keywords:solidmechanics;rotatingmachinery;modeling;shockresponseanalysis;shock
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