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摘要  针对液体火箭发动机涡轮泵转子动态响应参数难以直接测得的问题，以实际涡轮泵转子为对象，开展转子瞬

态响应仿真计算和实测振动数据提取分析。首先，采用有限元方法建立考虑支承结构参与振动的转子动特性计算

模型，计算转子的稳态特性；其次，以发动机试车实测的涡轮泵启动升速曲线为基础，计算转子的瞬态响应特性，并

与从实测的振动加速度数据中提取的转子动特性进行对比分析。结果表明：转子瞬态响应峰值出现的位置相比稳

态响应有一定滞后，启动加速度越大，滞后越明显；从涡轮泵壳体上的振动加速度测点提取的同步响应曲线在转子

过临界转速时出现了峰值；仿真计算的瞬态响应峰值与实测的加速度峰值最大差异为 6%。
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引  言

液体火箭发动机涡轮泵具有工作转速高、启动

冲击大、振动环境恶劣的特点。为保证涡轮泵可靠

工作，要对转子的动力学特性进行计算、分析和测

试，为涡轮泵结构的优化设计、运行健康状态判断提

供依据。在发动机启动、关机的瞬态过程中，涡轮泵

转子转速是不断变化的，其动态响应包含了模态测

试、转子高速动平衡等试验所不具备的丰富信息，是

转子动特性设计、运行状态判断的重要参考。

在转子瞬态特性仿真研究模型方面，既有采用

Jeffcott 转子的模型［1］，也有采用基于传递矩阵［2］或

有限元方法［3］的多自由度转子模型。由于瞬态模型

的 时 间 相 关 性 ，上 述 模 型 都 需 要 结 合 Newmark
法［1，3］或 Runge⁃Kutta 法［4］等数值积分方法求解得到

转子的瞬态响应。在转子瞬态响应研究应用方面，

既有对转子的瞬态响应特性及其影响因素进行预测

和分析［5］，也有利用转子的瞬态响应信息进行转子动

平衡修正研究［6］，以及通过计算转子的瞬态响应来研

究支承刚度非线性、转子热致弯曲等非线性因素［4，7］

对转子动态特性的影响规律。针对液体火箭发动机

涡轮泵转子的瞬态特性，既有模拟涡轮泵转子启动

过程的转子瞬态动力学特性预测分析［2］，也有针对

支承刚度非线性对转子动特性影响规律的研究［8］。

笔者以实际液体火箭发动机涡轮泵转子为研究

对象，建立基于有限元方法的转子动力学计算模型，

以发动机试车实测的涡轮泵转子升速曲线为基础，

计算涡轮泵转子启动过程的瞬态响应特性，并与稳

态响应特性以及根据实测数据分析提取的瞬态响应

参数进行对比，以期为涡轮泵转子实际运行健康状

态的判断和参数优化设计提供指导。

1 转子结构和计算模型

1.1　转子结构　

图 1 为涡轮泵转子结构示意图，主要包括主轴、

诱导轮、泵叶轮和涡轮盘等零件。采用滚动轴承支

承，轴承安装在鼠笼弹性支承内，弹支处设置金属橡

胶阻尼器，为转子提供必要的支承刚度和阻尼。转

子工作在 2，3 阶临界转速之间，在启动、关机过程中

需跨过 1，2 阶临界转速［9］。

笔者采用有限元方法对转子轴承系统进行动力

特性计算，分别对转子和支承结构划分单元，构建计

算模型，得到转子的运动方程后，再用龙格库塔法进

行数值积分计算转子的瞬态响应特性。

图 1　涡轮泵转子结构示意图

Fig.1　Schematic diagram of the turbopump rotor
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1.2　转子有限元模型　

将转子划分为若干个梁单元和圆盘单元，建立

各单元的运动方程，并进行组合得到转子的运动方

程［10］。图 2 为梁单元示意图。采用 Timoshenko 梁

单元建立单元的运动方程，每个单元有 2 个节点，每

个节点有 4 个自由度（2 个平动+2 个转动），共 8 个

自由度，其广义位移向量可表示为

qb = [ ux1，uy1，ϕx1，ϕy1，ux2，uy2，ϕx2，ϕy2 ]
T

（1）

根据单元形函数推导出梁单元的势能和动能，

代入拉格朗日方程可得梁单元运动方程为

M b q̈b + ΩG b q̇b + K bqb = F b （2）
其中：Mb 为梁单元质量矩阵；Gb 为梁单元陀螺效应

矩阵；Kb 为梁单元刚度矩阵；Fb 为梁单元所受的力

向量；qb为梁单元广义位移向量。

图 3 为圆盘单元示意图。该模型是将转子系

统中具有圆盘结构和动力特征的部件的质量和转

动惯量参数集总，用理想的无厚度刚性圆盘来表

示。圆盘单元的广义位移就是其节点的位移向量，

即 qm = [ ux ϕy uy -ϕx ]
T
。假设圆盘单元的质

量、直径转动惯量和极转动惯量分别为m，Jd和 Jp，利

用拉格朗日方程，可得圆盘单元运动方程为

M m q̈m + ΩG m q̇m = F m （3）
其中：Mm 为圆盘单元质量矩阵；Gm 为圆盘单元陀螺

效应矩阵；Fm 为单元所受的力向量；qm 为圆盘单元

广义位移向量。

对于超临界涡轮泵转子，为顺利通过临界转速，

一般会采用柔性支承结构。图 4 为支承结构模型。

由于部分支承结构质量（图 4 中虚线框内）在转子工

作中会受轴承和转子的动态反作用力而参与振动，

影响弹性支承的动刚度，因此采用考虑支承结构参

与振动的模型进行计算［11］。

如图 4 所示，将滚动轴承简化为弹簧，弹性支承

和金属橡胶阻尼器简化为弹簧和阻尼器，弹性支承

参振部分简化为集中质量，建立弹性支承参振质量

的运动方程，即

m s ẍ j + c s ẋ j + k s xj - kb( xi - xj ) - kb( xi+ 1 - xj ) = 0
（4）

其中：ms为参振结构质量；kb为轴承刚度；ks为弹性支

承刚度；cs为阻尼器提供的阻尼；i，j为节点编号。

按上述单元划分方法建立转子支承系统有限元

模型，如图 5 所示。转子上的诱导轮、泵叶轮、涡轮

盘均用圆盘单元表示，主轴的轴段用梁单元表示，支

承采用考虑结构质量参振影响的模型。

将式（2）~（4）所示各单元的运动方程进行组

合，可得到整个转子系统的运动方程为

Mq̈+ (C+ ΩG ) q̇+ Kq= F （5）
其中：M，G，C和 K分别为系统的质量矩阵、陀螺矩

阵、阻尼矩阵和刚度矩阵；F为转子所受的力向量；

q为系统广义位移向量。

q=[ ux1，ϕy1，⋯，ux ( )n- 2 ，ϕy ( )n- 2 ，ux ( )n- 1 ，uxn，uy1，-ϕx1，

⋯，uy ( )n- 2 ，-ϕx ( )n- 2 ，uy ( )n- 1 ，uyn ]T （6）
系统中转子上每个节点有 4 个自由度，支承结

构参与振动的质量节点有 2 个自由度。

图 2　梁单元示意图

Fig.2　Schematic of the beam element

图 5　转子支承系统有限元模型

Fig.5　Finite element model of the rotor and supporting system

图 3　圆盘单元示意图

Fig.3　Schematic of the disk element

图 4　支承结构模型

Fig.4　Model of the supporting structure
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1.3　瞬态响应计算方法　

根据式（5）可计算转子临界转速、稳态不平衡响

应及稳定性等动力学特性。在计算瞬态响应时，采

用 4 阶龙格库塔法。将式（5）改成如下状态方程式
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计算转子瞬态不平衡响应时，转速 Ω是随时间

变化的，即 Ω̇≠ 0。因此，F表示的转子所受的力向

量不仅包括不平衡力，还包括由于转速随时间变化

产生的附加作用力。式（7）中隐含了时间项 t，令
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，可将其写成 k= f ( t，y ) 形式。

根据 4 阶龙格库塔计算方法，有
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k1 = f ( )t，yt

k2 = f ( )t+ Δt/2，yt + Δtk1 /2

k3 = f ( )t+ Δt/3，yt + Δtk2 /2

k4 = f ( )t+ Δt，yt + Δtk3

（8）

可得

yt+ Δt = yt +
Δt
6 ( k1 + 2k2 + 2k3 + k4 ) （9）

对式（7）按式（8）和式（9）所表示的方法进行数

值积分，即可得到瞬态过程转子广义位移向量随时

间的变化情况。

2 转子动特性仿真计算

2.1　稳态特性　

涡轮泵转子采用滚动轴承支承，轴承安装在鼠

笼弹性支承内，并安装金属橡胶阻尼器。支承结构模

型计算时，滚动轴承刚度按经验取 kb = 1 × 108 N/m，

鼠笼弹性支承刚度取实际值 k s = 7.0 × 107 N/m。

金属橡胶阻尼器的阻尼系数随着激励频率（转速）的

升高而逐渐下降［12］，这里以文献［12］的试验测量结果

为参考，拟合得到金属橡胶阻尼器的阻尼系数随转速

的变化规律，并代入转子动力学计算程序进行计算。

考虑支承阻尼的影响，计算得到的转子前 3 阶

正向涡动（forward whirling，简称 FW）频率随转速

的变化。转子 Campbell图如图 6 所示。

按上述刚度、阻尼参数设置，计算得到转子稳态

不平衡响应幅值随转速的变化，如图 7 所示。根据

图 7 的不平衡响应峰，可以判断识别转子前 3 阶临界

转速。将根据图 7 识别的临界转速与计算的阻尼临

界转速及转子高速动平衡试验识别的前 2 阶临界转

速进行对比，结果如表 1 所示。转子的前 3 阶模态振

型如图 8 所示。

由表 1 可以看出，从计算的转子不平衡响应峰

值识别的临界转速与根据 Campbell 图得到的临界

转速非常接近，差异小于 0.9%，说明根据转子的稳

态不平衡响应峰值来识别转子临界转速是可行的。

计算与高速动平衡试验识别的 1，2 阶临界转速差异

小于 4.5%，验证了计算方法的准确性。

图 7　转子的稳态不平衡响应

Fig.7　Steady-state unbalance response of the rotor

图 6　转子 Campbell图
Fig.6　Campbell diagram of the rotor

表 1　转子临界转速结果对比

Tab.1　Comparison of the rotor critical speeds

阶

数

1
2
3

临界转速/(r⋅min-1)

Campbell图

28 954
39 748

106 859

计算稳态响应

位移峰值

29 230
39 916

106 949

高速动平衡试验

位移峰值

28 168
38 223

—

计算与

试验差

异/%
3.7
4.4
—

图 8　转子前 3 阶模态振型

Fig.8　The first three mode shapes of the rotor
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2.2　瞬态响应　

假设转速随时间变化线性增加（即升速速率为

常数），计算了转子转速从 0 升高到 8×104 r/min 的

启动时间分别为 1.5 s 和 3.0 s 时转子的瞬态不平衡

响应，并与稳态不平衡响应进行了对比，如图 9 所

示。由于瞬态与稳态响应的差异主要在临界转速附

近，故图 9 仅给出了转速在 20 000~60 000 r/min 之

间的响应对比。

由图 9 可以看出：瞬态响应与稳态响应的差异

主要在临界转速±10% 范围以内；相比稳态响应，

瞬态响应的峰值有一定滞后，且升速越快滞后越明

显；从瞬态启动时间 1.5 s 来看，1 阶和 2 阶共振峰位

置相比稳态滞后约 1 100 r/min 和 800 r/min；升速越

快，共振峰的最大幅值也有一定程度降低。瞬态启

动时间为 1.5 s时，转子过 1 阶临界转速后，振动幅值

有一定程度的波动，之后逐渐趋稳；稳态和瞬态启动

时间为 3.0 s 则没有波动，这主要与升速速率和转子

阻尼大小有关。

3 实际启动过程涡轮泵转子瞬态特性

液体火箭发动机涡轮泵实际工作中转子启动非

常快，可在 1~2 s 内从 0 升高到每分钟几万转，同时

伴随着强烈的压力、温度冲击。因涡轮泵内部极端

的温度和压力条件限制，转子的动态响应难以直接

测量，需根据壳体上的振动加速度来判断转子运行

状态。因此，对涡轮泵转子实际工作中的瞬态特性

进行计算，对比分析转子位移与实测加速度响应的

异同，可以辅助判断转子实际启动过程的工作状态。

3.1　升速曲线和振动响应　

某发动机试车中，实测的启动过程涡轮泵壳体

振动加速度如图 10 所示。从图 10（a）可以明显看到

转子的同步响应频率曲线，从频谱图中提取的转子

同步响应频率、幅值随时间的变化如图 10（b）所示。

由图 10（b）可以看出，在启动过程中转子达到

最高转速之前，同步响应幅值有 2 个明显的响应峰

值，对应的频率分别为 550 和 700 Hz，推测是转子过

1，2 阶临界转速时的振动峰通过支承结构传递至壳

体所致。为进一步分析转子自身振动情况，对启动

过程转子的瞬态响应进行了计算分析。

3.2　启动过程转子瞬态响应计算　

对启动过程涡轮泵转子实际升速曲线进行多项

式拟合，得到转速随时间变化的函数，然后代入转子

动力学计算程序，仿真计算启动过程转子自身的同

步响应位移随转速的变化。考虑到转子的振动是通

过支承结构传递到壳体的，为便于对比，选择图 5 模

型中支承节点 32，33 的位移和加速度响应，图 11 给

出了启动过程涡轮泵转子瞬态响应计算结果。

由图 11 可以看出，启动过程中转子过 1，2 阶临

界转速时，2 个支承结构节点处的位移和加速度均

出现明显峰值，推测涡轮泵壳体上的振动加速度峰

值是由此引起的。将计算的转子启动过程瞬态响应

峰值转速（频率）与试验中实测的壳体振动加速度峰

值频率进行对比，如表 2 所示。

由表 2 可知，仿真计算得到的瞬态响应 1，2 阶

图 9　转子瞬态和稳态不平衡响应对比

Fig.9　Comparison between the transient and the steady-state 
unbalance of the rotor

图 10 试车启动过程涡轮泵壳体振动加速度

Fig.10　Vibration acceleration of the turbopump shell in a test
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峰值频率都低于试验中壳体上测得的加速度同步响

应峰值，最大差异为 6%。差异产生主要原因有：

① 仿真计算的是支承结构上的响应，试验实测的是

壳体上的加速度响应，两者之间的金属橡胶阻尼器

和零件间的结构阻尼可能导致壳体上的响应滞后；

② 转子启动过程时间短，采样点有限，为兼顾频谱图

的时间和频率分辨率，识别的峰值频率存在±6.25 Hz
的误差。考虑到上述误差可以确认，图 10（b）中转子

达到最高转速前的振动加速度峰值是转子过 1，2阶临

界转速时的振动峰通过支承结构传递至壳体导致的。

为进一步分析转子在达到最高转速点的振动峰

产生的原因，计算对比了转子的稳态和瞬态不平衡

响应，如图 12 所示。其中，瞬态响应是根据实际启

动转速曲线计算得到的，稳态响应无需考虑转子的

升速特性，计算的转速范围为 0~100 000 r/min。
由图 12 可以看出：瞬态与稳态响应的差异主要

在转子临界转速附近，由于启动加速性的影响，转子

过临界转速时瞬态响应的峰值略低于稳态响应，瞬

态响应峰值出现的位置则滞后于稳态响应；在其他

转速区间，瞬态响应与稳态响应基本重合。因此，可

以根据稳态响应曲线推测启动过程中转速进一步升

高时的响应情况。

对比图 12（a，b）可知，在 60 000~80 000 r/min
之间，转子的位移响应基本不变，而加速度响应则显

著升高。主要原因是：振动加速度与旋转频率的平

方成正比，转速越高，振动加速度相比振动位移的放

大就越明显；超过 80 000 r/min 后，随着振动位移响

应开始增大，振动加速度响应则迅速升高。因此，将

振动加速度作为判断转子工作转速是否接近临界转

速共振影响区的依据时，需考虑振动加速度不仅与

振动位移成正比，还与转动角速度的平方成正比。

若振动加速度幅值曲线的增速快于转动角速度的二

次曲线，说明位移也开始增大，已进入临界转速的共

振影响区。

由图 12（b）可知，在 80 000 r/min 左右振动加速

度有迅速升高的趋势，但从绝对值来看，还低于转子

过 2阶临界转速时的加速度峰值，因此推测图 10（b）中

转子最高转速点的振动峰产生的原因是转速接近 3阶

临界转速共振影响区，振动加速度明显增大，也可能

与启动过程中涡轮泵内部的压力冲击以及发动机其

他部件传递的启动过程振动冲击有关。

4 结  论

1） 转子瞬态与稳态响应的差异主要在临界转

速±10% 的范围以内，转子过临界转速的瞬态响应

图 12 转子稳态与瞬态响应对比

Fig.12　Comparison between the steady-state and the tran⁃
sient response of the rotor

图 11 启动过程涡轮泵转子瞬态响应计算结果

Fig.11　Calculated rotor transient response of the turbopump 
during startup

表 2　转子启动过程瞬态响应峰值频率对比

Tab.2　Comparison of peak frequencies during rotor 
startup

阶数

1
2

峰值频率/Hz
仿真计算

515
687

试验结果

550
700

差异/%

-6
-2
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峰值转速相比稳态响应有一定程度的滞后，峰值大

小也有所降低，且启动加速越快，峰值转速滞后和大

小降低越明显。

2） 从试验中涡轮泵壳体上实测的振动加速度

频谱提取转子同步响应，可以识别转子过临界转速

的振动峰，识别的振动峰值转速与仿真计算结果最

大差异为 6%。

3） 转子的振动加速度与振动位移和转动角速

度的平方成正比，若振动加速度幅值随转速的增速

快于转动角速度的平方曲线，说明位移开始增大，已

进入临界转速共振影响区。

4） 以实测的启动过程振动加速度同步响应峰

值转速为基准，参照理论计算的瞬态响应峰值转速

相比稳态的滞后量，推测涡轮泵转子在实际试车工

况下的临界转速是可行的。
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