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弹性环刚度强度的分析方法与力学特性研究

龙向阳 ,洪　杰 ,张大义 ,林海英
(北京航空航天大学 能源与动力工程学院 北京 100191)

摘　要:弹性环的刚度参数是转子系统动力特性分析和临界

转速设计的一个重要常数 , 利用有限元分析方法研究了弹性

环结构刚度, 通过实验测试 ,验证了应用有限元法计算弹性环

支承刚度的可行性和精确性;并从结构设计出发, 对其强度特

性进行了研究。结果表明 ,刚度设计应主要考虑参数为凸台

数目 、壁厚和宽度;强度设计中应主要考虑参数为凸台数目 、

壁厚和过渡圆角 ,以此为弹性环的动力学设计提供依据。
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引　言

现代航空发动机的工作转速一般在 10 000 r/

min以上 ,一些小型发动机的工作转速则高达 40

000 ～ 50 000 r/min,对于这样的高转速发动机 ,其转

子 -支承系统的振动和稳定性问题是结构完整性和

可靠性的关键。航空发动机中高速转子大都采用

“柔轴”设计 ,使发动机工作转速高于转子系统的临

界转速
[ 1]
。而在发动机的设计中 ,通过改变转子结

构(轴的直径 、支点距离等)调整临界转速往往是十

分困难的 ,特别是在发动机总体结构设计已确定的

情况下 ,此时最有效和可行的方法就是采用弹性支

承 。由于弹性环式支承结构具有结构简单 、重量轻

和占用空间小等优点 ,因此在俄罗斯与我国发动机

中大多采用此种设计 。弹性环上有周向均匀交错的

内外凸台 ,内凸台承受轴承的压力 ,而外凸台将此压

力传给机匣
[ 2]
。

在转子系统的动力学分析和设计中 ,弹性环的

刚度参数是一个非常重要的设计常数 ,其数值大小

将直接影响到转子系统的临界转速 、振型 、不平衡响

应以及传递特性等 ,对于发动机的设计而言 ,获得准

确的支承刚度值以及弹性环的强度特性更是必需

的 。本研究基于上述分析需求 ,对弹性环刚度强度

的分析方法与力学特性进行研究 ,得到弹性环结构

刚度和强度的关键结构设计参数以及影响规律 ,为

弹性环的动力学设计提供依据。

1　弹性环的径向刚度特性研究

用实验的方法可以精确地测得弹性环的径向刚

度值 ,但是要受到仪器等诸多因素的限制 ,而且费时

费力 ,还不经济 。因此 ,对其刚度的理论计算方法研

究是很有必要的 ,求解弹性环的刚度有近似的解析

方法和精确的数值法等
[ 3 ～ 4]

。

1.1　弹性环刚度的近似解析法

对于不同凸台数的弹性环 ,由于其结构上的特

点 ,根据材料力学的简化模型不同 ,因此其刚度的计

算方法也不同 。对于具有较多凸台数的弹性环(凸

台数多 ,跨度小 ,环的厚度 h要远小于半径 r,满足

h/r<0.011),计算可以假定每一环段为两端固支的

直梁 ,采用材料力学方法导出其刚度计算公式
[ 1]
:

K= 2∑
m/4

i=1
cos

2
αi /δ0

式中:K—修正系数;m为弹性环的段数;αi=α/2 +

(i-1)α, α=2π/m;δ0—两端等截面梁中央截面处

的柔度 , δ0 =L
3
/192EI;E—环段材料弹性模量;I—

环段截面惯性矩;L—环段长 。

对于凸台较少(如直径较小的单侧三个凸台的弹

性环)且凸台间跨距较大的弹性环 ,其力学模型应当

简化等效为固支在外凸台上的整体环元件 ,通过建立

轴的平衡方程及轴与环的共同平衡方程求解
[ 1]
,则:

K=6.772 4 EI
(εr)

3

式中:ε—修正系数 , ε=(120°-α)/120°;r—

弹性环平均半径。

值得指出的是 ,上述两公式只能对弹性环径向

刚度的量级进行预估 ,可以在设计中起一定的指导

作用 ,但不能精确地确定弹性环系统的刚度数值;另
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外 ,此近似解析法不能对弹性环的应力分布等强度

特性进行分析研究。

1.2　基于有限元弹性环刚度的精确计算方法

在弹性环刚度的近似解析法中 ,由于考虑的结

构参数有限 ,对凸台高度 、凸台宽度 、过渡圆角等因

素的影响都无法考虑 ,因此只能对弹性环的刚度进

行估算 。而实际设计使用中 ,上述各结构参数的影

响都是不能忽略的 ,因此必须对其刚度的精确计算

方法进行研究。由于有限元法不仅精度高而且适合

各种复杂的边界条件 ,并且有大型商用程序 ,给求解

带来了方便 ,因此本研究基于有限元法对弹性环刚

度的设计方法进行研究。

1.2.1　算例

某弹性环的基本设计参数为:内 、外凸台数 m=

8,弹性环宽度 b=15 mm,内径 D1 =65 mm,外径 D2

=68 mm,壁厚 h=1 mm,倒圆 R=10 mm,凸台宽度

b1 =5mm,基本设计参数代表尺寸如图 1所示 。其

使用材料为 1Cr11Ni2W2MoA,弹性模量 1.96×10
5

MPa,泊松比为 0.3。

图 1　弹性环结构图

1.2.2　有限元模型及边界条件

由于弹性环内侧凸台与轴承外环相接触 ,受力分

布比较复杂 ,因此弹性环刚度的有限元计算模型按接

触问题处理。在弹性环有限元模型的内侧建立一个

与其相邻的刚性环 ,并在刚性环外侧与弹性环内侧建

立接触单元 ,图 2中给出了弹性环与刚环的一个扇区

的有限元模型 ,计算中需要建立整个弹性环和刚性环

的模型。对算例中的弹性环及建立的刚环在 AN-

SYS8.0平台下采用 solid95单元建立有限元模型 ,弹

性环共划分 3 780个单元 , 22 950个节点;刚性环共划

分 2 268个单元 , 13 770个节点。在弹性环内凸台与

刚环相接触处 ,应用 ANSYS中提供的三维面接触单

元 CONTA174和 TRAGE170,共建立了 8个接触对 ,

划分了 336个 CONTA174单元对应于 868个节点和

336个 TRAGE170单元对应于 868个节点。

图 2　弹性环一个扇区的有限元模型

根据弹性环结构特点和工作条件 ,在计算径向

支撑刚度时 ,在刚环的一排 8个节点上均施加 100

N的径向力 ,并对此节点施加周向和轴向位移约束。

在径向力的作用下 ,弹性环的一侧将会与机匣出现

间隙 ,因此 ,只在弹性环的一侧外凸台上施加径向约

束 ,如图 3所示 。

图 3　弹性环刚度有限元的边界条件

在此边界条件下 ,对刚性环在径向力下的位移

进行求解;再根据线刚度的计算公式:

Kr=Fr/δr
式中:Kr—径向刚度;Fr—径向加载力;δr—径向位

移 ,即可以求得弹性环的径向支承刚度 。

1.2.3　计算结果及实验对比分析

由有限元法求得刚环在径向力方向的位移为

0.085 13 mm,于是弹性环刚度:Kr=Fr/δr=800 N/

0.085 13 mm=9.40×10
3
N/mm。

为验证计算结果的准确性 ,对此算例试件进行

实验研究 , 以求得其径向支承 刚度 , 实验在

WDW3100微机控制电子试验机上进行 ,实验中在

弹性环内的刚性轴上施加径向载荷 ,加载范围 100

～ 500N(试验机加载精度为 0.5 %),得到几次加

载的力—变形曲线 ,如图 4所示。

根据图 4曲线 ,求出拟和直线的斜率即为此弹

性环的径向支承刚度 8.5×10
3
N/mm,并将近似解

析法 、有限元法以及实验法求得的刚度结果进行对
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比 ,如表 1所示。

图 4　某弹性环刚度实验的力—变形曲线

表 1　弹性环刚度计算结果

实验值

/N· mm-1

有限元法计算结果 近似解析法计算结果

计算值

/N·mm-1
误差 /%

计算值

/N· mm-1
误差 /%

8.5×103 9.4×103 10.6 4.34×103 48.9

由表 1可知 ,传统的近似解析法误差很大 ,一般

只能给出刚度的量级 ,而采用有限元方法 ,由于能够

充分地考虑凸台宽度 、高度 、过渡圆角等参数的影

响 ,因此可以给出较精确的刚度计算结果 ,误差仅

10.6%。值得指出的是 ,采用有限元法计算的刚度

值一般会比实验值略偏高 ,而近似解析法求出的结

果有的偏高 、有的偏低 ,误差一般在 50 %以内。

1.3　弹性环的刚度特性及设计方法研究

1.3.1　凸台数 m对弹性环刚度的影响

对某型弹性环 ,保持其它设计参数不变 ,仅增加

凸台个数 ,由计算结果可知 ,弹性环的支承刚度将随

着凸台个数的增加而增大 ,如图 5所示。

严格来说 ,弹性环式支承的径向刚度沿周向并

不是均匀的 ,根据有限元方法计算的结果 ,图 6中给

出了某结构参数下不同的单侧凸台数 m时 ,弹性环

的径向刚度沿周向的变化情况。图中 ,横坐标为周

向弧度 ,纵坐标为相对刚度值 h′。定义相对刚度 h′

为圆周上某点的刚度值与弹性环上所有点最小刚度

值的比值。

由图 6可知 ,在凸台数较多时 ,弹性环的刚度周

向不均情况并不明显 ,因此大多情况下可以忽略 ,但

在凸台数较少时 ,弹性环沿周向各处的径向刚度相

差很大 ,此时容易使支承系统出现问题 ,所以一般在

设计中很少使用 。

图 5　弹性环刚度随凸台个数 m的变化

图 6　弹性环径向刚度沿周向变化曲线

1.3.2　弹性环宽度 b对弹性环刚度的影响

随着弹性环宽度 b的增大 ,弹性环的刚度将随

之增大 ,并且近似于线性变化 ,如图 7所示。即对于

宽度为 b1的弹性环 ,若 b1 =m+n,则在其它设计参

数相同时 ,在一定的工作范围内 ,将宽度为 m和宽

度为 n的两个弹性环并排使用 ,其刚度将等效于单

独使用宽度为 b1的弹性环刚度 。

图 7　弹性环刚度随宽度 b的变化

1.3.3　内径 D1 、外径 D2对弹性环刚度的影响

在弹性环壁厚 h保持不变时 ,随着弹性环内外

径变大 ,每两个凸台间的距离也将增大 ,弹性环的刚

度则下降 ,如图 8所示。但在实际设计中 ,由于轴承

等相关因素的限制 ,弹性环内外径是不能随意变化

·147·
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的 ,因此在弹性环刚度的设计中 ,一般不会通过改变

内外径来达到刚度要求。

图 8　内径对刚度的影响

1.3.4　壁厚 h对弹性环刚度的影响

在其它参数保持不变时 ,随着弹性环壁厚的增

大 ,弹性环的刚度会显著增大 ,如图 9所示 。

图 9　壁厚 h对刚度的影响

1.3.5　倒圆 R对弹性环刚度的影响

弹性环倒圆 R的增大 ,相当于局部增大了弹性

环的壁厚 ,会使弹性环的刚度略有增大 ,但影响很

小 ,图 10给出了某凸台数为 6的弹性环在其它参数

不变时 ,凸台过渡圆角半径 R由 4 mm增大到 20

mm时对刚度的影响。在 R由 16 mm增大到 20 mm

时 ,径向支承刚度仅增加 2.8 %,因此倒角 R不能

作为弹性环刚度设计的主要参数。

1.3.6　凸台宽度 b1对弹性环刚度的影响

随着凸台宽度 b1的增加 ,弹性环的支承刚度会略

有提高 ,但其影响要远远小于凸台数 m、宽度 b等的作

用 ,因此也不能做为弹性环刚度设计的主要参数。

2　弹性环的强度特性研究

在弹性环的设计应用中 ,不仅需要考虑弹性环

的刚度 ,还必须要保证弹性环系统满足强度设计要

求 ,因此需要得到弹性环工作状态下的应力分布以

及强度设计的应力考核点。采用有限元法分析计算

的模型与边界条件同刚度分析中相似 ,这里不再赘

述 ,求得等效应力的应力集中点如图 11所示 。

图 10　凸台过渡圆角半径对刚度的影响

图 11　弹性环的等效应力分布

由图 11可知 ,等效应力的最大点出现在外凸

台过渡圆角处 A点 ,但由分量应力发现 A点处等效

应力主要由周向压应力引起;在外凸台圆角相对应

的弹性环内侧 B点 ,等效应力的幅值略小于 A点 ,

而此处主要由周向的拉应力引起 ,因此 B处为弹性

环的真实应力危险点。

同样 ,内凸台过渡圆角处 C点的应力幅值要略

高于相对应的弹性环外侧 D点 ,而 C点主要由周向

压应力引起 , D点由拉应力引起 。因此 ,在设计中 ,

应当将 B和 D处作为强度的应力考核点。

在弹性环的设计中 ,首先必须满足弹性环的支

承刚度要求 ,即通过改变弹性环的内外凸台数目 m、

弹性环的壁厚 h和宽度 b等参数来达到要求的支承

刚度 。在满足刚度要求的基础上 ,还必须要保证弹

性环系统满足强度设计要求 。由于倒圆 R对弹性

环刚度的影响最小 ,并且随着 R的增大 ,可以使弹

性环 B和 D两个应力考核点的应力幅值减小 ,安全

系数增大 ,因此在一定的设计参数条件下可以通过

适当增大倒圆 R来使其满足强度要求 。
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值得注意的是 ,过少的凸台数 m和过小的壁厚

h都会导致严重的应力集中 ,使弹性环在工作状态

下应力幅值极大 ,即使调整 R值 ,也不能满足强度

要求 ,此时必须重新设计凸台数 m和壁厚 h。

3　结　论

(1)应用有限元法来计算弹性环的支承刚度是

一种可行方法 ,根据实验结果 ,其精度要远远高于传

统的近似解析法 。在计算中 ,根据具体弹性环的结

构特点来建立有限元模型 ,施加合理的边界条件 ,采

用接触计算对径向载荷下的位移进行求解 。

(2)弹性环的内外凸台数目 m、弹性环的壁厚

h、宽度 b和内外径 D1 、D2等结构参数对弹性环的刚

度均影响很大。弹性环刚度会随着 m、b和 h的增

大而增大 ,随着 D1、D2的增大而减小 ,弹性环的过

渡圆角 R和凸台宽度 b1对其刚度的影响很小 ,弹性

环刚度会随着 R和 b1 的增大而略有增加 。由于

D1、D2的尺寸受到轴承以及机匣等因素限制 ,因此 ,

在一般设计中 ,应当主要通过改变弹性环的内外凸

台数目 m、弹性环的壁厚 h、宽度 b来达到要求的支

承刚度 。

(3)弹性环的应力集中点出现在与过渡圆角相

对的另一侧 ,主要由周向应力引起 。在弹性环结构

设计中 ,应当使应力考核点在工作中满足强度要求 ,

由于倒圆 R对弹性环刚度的影响最小 ,因此在一定

的设计参数条件下可以通过适当增大倒圆 R来使

其满足强度要求。过少的凸台数 m和过小的壁厚 h

会导致应力集中严重 ,使弹性环在工作中应力幅值

极大 ,此时即使增大 R值 ,也不能满足强度要求 ,必

须重新设计凸台数 m和壁厚 h。
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新技术 、新工艺

陈氏动力系统高性能的蒸汽 /燃料混合技术

据 《GasTurbineWorld》2009年 5-6月号报道 , ChengPowerSystems(陈氏动力系统)的蒸汽 /燃料混合

技术具有优良的性能 ,在用于联合生产运行的 LM2500PE燃气轮机情况下 ,在增加输出功率的同时 ,也显著

减少了 NOx和 CO2排放 。

验证试验的测量表明 ,利用蒸汽作为稀释剂可以使 NOx排放量减少到较低数量级 ,而且 , NOx在部分负

荷和满负荷运行条件下都将减少。

对于扩散火焰燃烧 ,利用 1.8∶1的蒸汽 /燃料喷射比 , LM2500的性能特点为:

· NOx量级　与 DLE(干式低排放)燃烧的 15 mg/kg和喷入水的 42mg/kg比较 ,在不使用催化转换器

的情况下可使 NOx减少到 5 mg/kg。

·热耗率　从 DLE运行的 10 185kJ/(kWh)和喷入水的 10 101kJ/(kWh)减小到 9 098 kJ/(kWh)。
·功率　与 DLE运行的 21 719 kW和喷入水的 23 870kW比较 ,在 ISO条件下的基本负荷输出功率增

加到 26 125 kW。

·费用　对于基本负荷使用的机组 ,用于燃气轮机改型 、控制装置和蒸汽供应费用典型的偿还期约为 1年。

新的 CLN(陈氏低 NOx)技术效果的关键是已取得专利的混合和控制系统设计 ,该系统把蒸汽和燃料

100%均质的气态混合物供应到喷射器的喷嘴。

正计划把 CLN技术扩大应用到在峰值和基本负荷运行的 F级燃气轮机。其目标是使简单循环 F级机

组的效率超过 50%、进一步减少排放 ,并保持它们的快速启动性能以便胜任作为调峰机组的运行。

(吉桂明　摘译)
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Harbin, China, PostCode:150001)//JournalofEngineeringforThermalEnergy＆Power.-2010, 25(2).-

141 ～ 144

Aboundaryelementcalculationmethodwasusedinaprogramforsolvingathree-dimensionalN-Sequation.Thefi-

nitedifferencemethodwasadoptedinthefluidportionofthecoupledcalculationprogramtosolvetheN-Sequa-

tion, andtheboundaryelementmethod, tosolvetheheatconductionequationforthesolidzone.Anewly-devel-

opedgas-thermalcoupledcalculationprogramwasemployedtoconductagas-thermalcoupledanalysisofthether-

malenvironmentinNASA-MarkIIHPair-cooledturbinecascades.Byutilizingtheadvantages(featurescombining

adecreaseindimensionwithanalysisanddiscreteness)specifictotheboundaryelementmethod, theauthorshave

avoidedthegridgenerationinthesolidareaandthesolution-seekingofinteriornodes, thusenhancingthecalcula-

tionprecision.Thecalculationresultsshowthatthecoupledcalculationprogramcaneffectivelyandaccuratelysolve

thegas-thermalcoupledproblemsinmultiplefields.Theresultsofcalculationcorrespondrelativelywellwiththose

ofthetestones, andtheiraverageerrorisassessedat3%.Keywords:gas-thermalcoupling, boundaryelement

method, finitedifferencemethod, gasturbine, air-cooling, coupledcalculation

弹性环刚度强度的分析方法与力学特性研究 =StudyoftheMethodsforAnalyzingtheRigidityand

StrengthofanElasticRingandItsMechanicsCharacteristics[刊 , 汉 ] / LONGXiang-yang, HONGJie,

ZHANGDa-yi, LINHai-ying(CollegeofEnergySourceandPowerEngineering, BeijingUniversityofAeronautics

andAstronautics, Beijing, China, PostCode:100191)//JournalofEngineeringforThermalEnergy＆ Power.-

2010, 25(2).-145 ～ 149

Therigidityparameterofanelasticringrepresentsanimportantconstantforanalyzingthekineticcharacteristicsof

arotorsystemanddesigningitscriticalspeed.Proceedingfromtherequirementsforvariousanalyses, theauthors

havestudiedafiniteelementmethodforanalyzingthestructuralrigidityoftheelasticring.Throughexperimental

testsandmeasurements, thefeasibilityandaccuracyofthefiniteelementmethodforcalculatingthesupportingri-

gidityoftheelasticringhavebeenverified.Fromtherequirementsforstructuraldesign, theauthorshavealsostud-

iedthestrengthcharacteristics, summarizingthekeyparametersforstructuraldesignoftherigidityandstrengthof

theelasticringandtheirinfluencinglaws, therebyprovidingabasisforthekineticdesignoftheelasticring.The

mainparametersbeingconsideredinarigiditydesignshouldincludethenumberofbosses, wallthicknessand

width, whilethoseinastrengthdesignmainlyinvolvethenumberofbosses, wallthicknessandtransitionfillets.

Keywords:elasticring, rigidity, strength, finiteelement, rotorsystem

燃料电池 /燃气轮机混合动力系统中催化燃烧室特性分析 =CharacteristicAnalysisofaCatalyticCombus-

torinaFuelCell/GasTurbineHybridPowerSystem[刊 ,汉 ] / LIUAi-guo, WENGYi-wu(EducationMinis-

tryKeyLaboratoryonPowerandMechanicalEngineering, ShanghaiJiaotongUniversity, Shanghai, China, Post

Code:200240)// JournalofEngineeringforThermalEnergy＆Power.-2010, 25(2).-150 ～ 154

Anexperimentalandtheoreticalanalysiswasconductedofacatalyticcombustorinameltedcarbonatefuelcell/mi-

crogasturbine(MCFC/MGT)hybridpowersystem.Throughanexperimentalanalysis, determinedwastheinflu-

enceoftheinlettemperatureandfuelconcentrationofthecombustoronthefuelconversionrate, andinthemean-

timethecorrectnessofthemathematicalmodelbeingusedwasalsoverified.Whenthehybridpowersystemisoper-

atingatoff-designconditions, theinletconditionofitscatalyticcombustormayundergoachange.Amathematical

modelwasusedtoanalyzetheinfluenceofvariousmainfactorsontheoperationcharacteristicsofthecatalyticcom-

bustor.Theresearchresultsshowthatthemaximalerrorbetweenthecalculatedresultsandthetestonesiswithina
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