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APU总静压测头振动模态及结构分析 

张强，张永峰，任瑞冬 

(中国飞行试验研究院 发动机所，陕西 西安 710089) 

摘要：本文对某型辅助动力装置(APU)的总静压测头，在ANSYS中进行了有限元建模，并计算了其前6阶固有频率。计算结果表 

明，测头第4阶固有频率与APU转子：r-~t4速较为接近，因此在振动试验中发生了共振破坏现象。根据材料力学的固有频率计 

算公式，对测头的结构进行了更改，并计算了不同结构更改方案下的测头固有频率，找到了最佳结构更改方案，为测头的研帝】提供 

了宝贵意见。 
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Modal and Structure Analysis of APU Air Pressure Sensor 

Z姒 NG Q~ang，ZHANG Yongfeng，REN Ruidong 

Abstract：1his paper studies the vibration modes of air pressure sensor of Auxiliary Power Unit(APU)．Its fourth natural frequency is SO 

close to the rotor speed of APU that sympathetic vibration accrued in test．So according to the formula of natural frequency in Mechanics of 

Materials．structure of the air pressure sensor is changed．Four new models are calculated，and出e best one is found． 
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0 引言 

辅助动力装置(APU)总静压测头是为了对APU进行飞 

行试验所设计的，其目的是试飞过程中测量进气道总静压。 

在对总静压测头样件进行振动试验时，当激振频率接近APU 

转子工作转速(780 Hz)时，试验件发生了共振，并导致试件破 

坏。通过对试验件进行有限元仿真计算，发现试验件的第4 

阶固有频率接近APU转子工作转速780 Hz，并且与试验时所 

测的导致共振的频率基本吻合。 

本文对测头结构尺寸进行了更改，并根据振动模态分析 

理论知识，利用ANSYS软件对不同方案的振动模态进行了计 

算分析，找到了最佳结构设计方案。 

1 振动模态有限元法基本原理 

在运用有限元法(FEM)对一个具有连续质量的模型进 

行振动模态分析计算时 ，通常将该模型连续结构体离散为 

有限个单元组成的子元素，求出单元刚度矩阵 和单元质量 

矩阵m。按照节点自由度序号，对各单元的质量矩阵和刚度矩 

阵进行组集，得到总刚度矩阵 和总质量矩阵M。当结构系统 

无外部载荷作用，在不考虑阻尼的情况下，对大型结构进行剖 

分离散，自由振动方程为： 

[M]q +[K]q=0 (1) 

式中： 为总质量矩阵；K为总刚度矩阵；g为节点位移向量。 
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设式(1)解的形式为： 

= sin(tot+ ) (2) 

即系统偏离平衡位置作自由振动时，系统上各质点自由 

度均以同一频率 和同一相位角 做简谐振动。将式(2)代入 

式(1)并消去公因子 sin(o~t+ )，于是整个结构固有频率与 

振型的特征方程为： 

l[ ]一cc，2[M] =0 (3) 

式中： 为系统自由振动固有频率；咖 为特征向量，即结构的 

正则化模型。式(3)为齐次线性方程组，该方程组有非零解的 

条件是其特征矩阵的行列式必须等于零，即： 

l[K]一 『M]l=0 

将上式展开可得： 

ccJ + a1(￡) ‘ 一 +
⋯ + an-i +a ：0 (4) 

该方程称为结构系统的特征方程。对其求解可得到 n个 

特征值 (或用A 表示∞ )，而 ，∞ ，⋯，cc， 即为结构系统固 

有振动频率。将各阶固有振动频率 分别代入式(3)后求解 

可得到一系列相互成比例的向量 ’(其中 ：1，2，⋯)，这些 

向量均对应于固有振动频率 ，任取其中某个向量，用 表 

示，该向量描述了结构系统在第 i阶固有振动频率下 的振 

动型态，称其为固有振型(也称主振型)。将获得的 和 

(i=1，2，⋯，n)代回式(2)中得到n组特解，由这几组特解线 

性叠加即可得到结构系统自由振动的通解： 
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Ⅳ 

= ∑ⅡI sin(tot+ ) 
i=I 

2 原始结构测头振动模态计算分析 

在 ANSYS中，j ． 
f，r 

对测头进行了有限 
{ 

元仿真。图1为测 l 

头的有限元模型，测 

头的前 6阶固有频 

率如表 1所示。测 

头前4阶的振型图， 

如图2—5所示。 

(5) 

图1 测头有限元模型 

表1 测头前6阶固有频率 

频率为780 Hz时，测头振动幅值比较大，并且发生振动断裂。 

3 测头结构更改方案设计 

3．1力学原理 

根据测头的固定方式，可 

以看出，测头振动模态计算的 
： 力学模型为悬臂梁模型，如图 

6所示。 
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可以发现，其第4阶固有频率为720 Hz，与APU转子转 

速780 Hz较为接近。因此在对测头进行振动试验时，当激振 

图6 悬臂梁模型 

根据材料力学公式 ，对于悬臂梁，其固有频率存在如 

下关系： 

／ ： ： ／旦 (6) J ～m m pal J 
其中： 

P一密度； 

A一横截面积： 

E一弹性模量； 

．，一截面惯性矩； 

，J一长度。 

若梁截面为圆环，那么： 

．，= "IT L 4一 ) (7) 

其中，d和D分别为圆环的内外半径。 

由(6)式和(7)式可得： 

(8) 4 
P L 

3．2不同结构更改方案的模态计算结果分析 

根据结构尺寸更改原则，对原始模型进行了修改，给出 

了表2所示的四种方案，表中，绿色标注的尺寸为更改后的尺 

寸。表3为不同方案下的前6阶固有频率计算结果。 

方案1：把测头主体在固定座上方部分的外径增大，根据 

悬臂梁原理，相当于增大了悬臂梁的刚度，因此，模型的3,4 

阶固有频率显著增加，达到 1 250 Hz左右。由于没有改变测 

头主体在固定座下方部分的尺寸，因此，模型的1、2阶频率变 

化不大。 

方案2：在方案 1的基础之上，把测头主体在固定座下 

方，长度为10．5 mn3的部分外径增大，总长度不变，即增加了 

测头主体在固定座下方部分的刚度，因此，模型的 l、2阶频率 

显著增加，但是没有超过780 Hz，反而有接近780 Hz的趋势。 

方案3：是在方案1的基础之上，测头主体在固定座下方 

部分外径不变，缩短长度20 mill，相当于减小了测头主体在固 

定座下方部分的质量。结果表明，模型的 1、2阶固有频率显 

著提高，达到850 Hz，超过780 Hz，但是裕度不大。 

方案4：是方案l一3的综合。计算结果表明，模型的1、2 

阶固有频率达到 1 if20 I-Iz，3、4阶固有频率达到 1 320 I-Iz，因 

此，该方案下，模型的前4阶固有频率都很好的超过780 I-Iz， 

而且裕度较大，是最佳的方案。 
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表2 APU测头结构尺寸更改方案 
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(上接第25页) 

图2(c)与图2(b)相比，系统响应又表现出了明显的不同， 

系统响应在转速为580 rad／s时经Hopf分岔进入拟周期运动 

(图5)，且低速域内的拟周期运动区域增加，在进入混沌运动 

之前出现了3倍周期运动，且随着转速的增加，其在高速域内 

的混沌运动区域减少。 

X 

图5 ro=630 rad／s时的相图和Poincare截面图 

综上可知，在裂纹深度一定的情况下，裂纹角越大，各种综 

合力对转子系统分岔特性的影响也逐渐增大。 

4 结束语 

建立了流体激振力和非线性油膜力作用下的叶轮转子 

表3 不同方案下的测头前6阶固有频率 

4 结论 

通过对 APU总静压测头的模态计算分析，并对比试验结 

果，可以得出如下结论： 

1)由于试验件本身结构设计不合理，第4阶固有频率接 

近APU转子频率780 Hz，因此在振动试验时，产生共振破坏。 

2)对测头结构进行更改，应本着减小质量和提高刚度的 

原则进行，四种测头结构更改方案中，方案4是最佳方案。 

参考文献 

[1]曾攀．工程中的有限元方法[M](第3版)．清华大学出版社．20o6年 

11月 

[2]段进，倪栋，Y-I~I业．ANSYS10．0结构分析从入门到精通[M](第 1 

版)．兵器工业出版社．2006年 l0月 

[3]单辉祖．材料力学[M]．国防工业出版社(第1版)．1981年8月 

[4]傅志方．模态分析理论与应用[M](第3版)．上海交通大学出版社， 

2OOO年 7月 

裂纹的动力学模型，利用数值积分法研究了裂纹角变化下的系 

统分岔特吐，并通过分析得出以下结论：在带有裂纹的叶轮转 

子运动中，裂纹深度一定的情况下，裂纹角越大，流体激振力和 

非线性油膜力对转子系统分岔特陛的影响就越大，但究竟哪个 

力起主导作用还有待进一步的研究。 
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