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    摘  要 为找出液体火箭发动机涡轮盘疲劳裂纹故障产生的原因 对包含燃气在冲击式涡

轮腔内形成的旋转激励与盘行波模态耦合谐振在内的盘的各种可能的耦合谐振进行了分析研

究 在其它耦合谐振的可能性被排除后 将前者作为研究重点 并给出发生此种行波谐振的危

险耦合转速范围计算公式 对某发动机大量热试转速数据作了分析 给出判断此类耦合谐振的

判断依据  
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Abstract To find out the real reason of the turbine disk fatigue crack damage of the liquid rocket 

engine, many possible types of the disk coupling resonances are analyzed, including the disk 

travelling wave coupling resonance. After the possibilities of other coupling resonances of the disk are 

eliminated, the coupling resonance between the traveling-wave modes and the rotation excitations 

resulted by the gas pressure oscillation in the impulse turbine cavity is then analyzed in detail , and 

formula for dangerous coupling rotation speed region calculation is presented. The coupling 

resonance criteria are obtained after the analysis of large amount of engine hot test rotating speed 

measurement data. 
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1  引言 

航空涡喷及涡扇发动机的压气机及涡轮的

盘 轮毂及薄壁齿轮与液体火箭发动机冲击式涡

轮盘产生的疲劳裂纹是影响发动机可靠性的一个

关键因素 并可导致灾难性事故的发生  

某液体火箭发动机研制初期 热试车后曾在

某些涡轮盘上发现周向穿透性或微疲劳裂纹 而

有关液体火箭发动机冲击式涡轮盘的上述故障在

文献中少有报道 上述盘疲劳裂纹严重危及发动

机的安全工作 为此 本文对此进行了研究 试

图找出涡轮泵工作条件与盘产生疲劳裂纹的关

系 并通过对涡轮泵转速控制及盘结构改进 消

除疲劳裂纹从而提高发动机可靠性  

在发动机稳态工作转速范围内 其稳态转速

最大相对差值不大于 10 其最大静应力差异不

大 所以 分析重点应放在对交变载荷的分析上

导致盘产生交变应力的原因有两种 施加到盘上

的激励以及盘在激励载荷作用下的耦合谐振  

消除盘疲劳裂纹从而提高其可靠性的途径是

减小上述原因引起的交变应力 为此 本文分别

对盘的结构模态 激励源 激励向盘的传递途径

及激励与盘模态的耦合准则进行分析研究 探讨

其机理 然后进一步给出与转速有关的旋转激励

与盘行波模态耦合的耦合转速区 作为上述结果

的验证 用此耦合转速区对某发动机 20次热试转

速数据进行耦合分析 并探讨与形成疲劳裂纹有

关的参数与判断原则  

2  液体火箭发动机振动及液路压力
流量脉动数据的特点 

2.1  发动机振动数据的特点 

对某发动机研制初期 13次热试各振动测点的

振动数据作了分析 在这些热试中 有些发生盘

微裂纹 有些产生盘穿透裂纹 有些盘正常 其

振动数据有如下特点  

(1) 在中 高频段 叶片数转速倍频 f m处 

fm= nfN fN为涡轮泵转速频率 n为泵离心轮

诱导轮叶片数 有高而突出的加速度谱峰  

(2) 发生器在转速倍频 fm处振动谱峰高于其

它部位相应频率谱峰  

(3) 中 高频段分析的重点是叶片倍频 fm处的

振动  

2.2  泵水试压力脉动数据 

测量了 20台氧化剂及燃料泵水试泵前 后压

力脉动 对测得的数据作谱分析 并据此作流量

脉动估算 分析结果表明 频谱曲线相应叶片数

转速倍频 fm处均有高的压力与流量脉动谱峰  

2.3  振动 压力与流量脉动分析结果 

由上述振动 压力与流量脉动分析可知 泵

离心轮转动产生叶片数转速倍频 fm处的压力与流

量脉动和发生器 推力室与泵产生的叶片数转速

倍频 fm处的结构振动是盘两类不同的激励源 仅

由盘以外的振动数据难以判断盘振动响应情况  

3  盘模态分析 

3.1  盘常温非旋转模态分析 

本文采用 SD-2003SM模态分析系统对自由

自由及装配状态的静止转子进行涡轮盘试验模态

分析 并获取常温非旋转条件下的盘模态参数

部分结果在表 1中列出  

表 1  盘模态参数 

Tab.1  Modal parameters of turbine disc 

振型 无因次固有频率

fi/fcr 
阻尼/( ) 

J K 

半功率带宽

f3dBi/Hz 

4.16 0.74 1 1 8.26 17.45 
4.38 4.47 0.18 0.69 1 1 4.46 21.3 

8.19 0.34 0.46 0 6 15.8 21.3 

注 fi为盘第 i阶模态静频率 fcr为转子临界转速频率

f3dBi为盘第 i阶模态谐振峰半功率带宽 J为节圆数 K

为节径数  

 

3.2  高温旋转条件下模态频率估计 

考虑旋转及高温等因素的影响 盘的动模态

频率 fd可用宴砺堂等
[1]给出的下式估计  

2 2
d i Nf A f Bf= +          (1) 

式中 A为温度修正系数 B为动频系数 fi为盘

第 i阶模态固有频率  

4  激励由源向盘的传递 

判断激励向盘传递的途径是判断盘发生何种
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谐振的必要步骤 第 2.3节所述激励源产生的激励

向盘的传递有两种途径 结构传递及副系统液气

路传递  

4.1  结构振动经结构向盘的传递 

与此种传递方式有关的激励源有二类 推力

室及发生器结构振动和泵内压力脉动作用于离心

轮引起的振动  

推力室和发生器的振动尤其是叶片数转速倍

频 f m处的振动是室压脉动及由此引起的推力脉动

推力室 所激励 此种激励经由推力室 涡轮

壳及涡轮壳通过轴承传递到盘 泵腔内的压力脉

动作用于叶轮及泵壳形成对叶轮及泵壳体的激

励 并经轴或泵壳体向盘传递  

用结构传递函数对与某发动机上述叶片数转

速倍频激励向盘传递的下述有关传递路径进行分

析  

(1) 发生器 涡轮壳 转子轴承 盘  

(2) 推力室 主系统管路 副系统管路 发

生器  

(3) 推力室 泵架 涡轮泵壳体 转子轴承

座 盘  

(4) 离心轮 轴 盘  

分析结果表明 发动机叶片数转速倍频振动

激励不存在经由上述结构途径向盘传递的可能  

4.2  压力与流量脉动向发生器的传递及发生器燃

气压力扰动传递的分析 

泵水试压力脉动测量数据分析表明 泵旋转

会在泵入口及出口产生频率为转速叶片数倍频 f m

的压力与流量脉动 为分析及演示此类压力 流

量脉动沿副系统液路的传递 需建立液体火箭发

动机系统动力学模型  

为此 对发动机液路作如下假设  

(1) 假设泵前液路流体为无粘流体  

(2) 略去泵后汽蚀管及节流圈产生的气泡的

柔性 泵后管路内的液体为不可压缩流体 当然

此假设会导致压力与流量脉动估算结果尤其是高

频结果的误差 因本估算的目的是演示压力与流

量脉动的传递 为简化计算 仍作此假设  

(3) 略去管结构振动对流体压力和流量脉动

的影响  

(4) 将泵后主 副系统管简化为直管  

(5) 燃料 氧化剂系统各自的扰动及其对推力

室和发生器室压脉动的影响相互独立 因此可分

别处理  

简化的发动机泵后系统动力学模型如图1所示  

在此基础上则可以建立以下关系式  

e i p e( 1)P M P Z Q= + −           (2) 

e i ibQ Q SC P= −              (3) 

p p pZ R SL= +              (4) 

iP

iQ

eP
dm dmQ P cZ

cP

eQ dsubP dmZ

gP gZ

dsubQ

 

图 1  泵后主 副系统模型 

Fig.1  Main and subsystem model post-pump 

 

将泵后主 副系统液路分别简化为集中参数

模型 则发生器喷注器出口流量扰动 Qdsub由公式

(5)给出 

e dm c
dsub

dm c g dsub

( )Q Z Z
Q

Z Z Z Z

+
=

+ + +
      (5) 

而发生器阻抗 Zg及推力室阻抗 Zc可近似表示为 

*
g eg

g g g

g1

C A
Z R SL

Sτ
= = +

+
       (6) 

c thc
c c c

c1

C A
Z R SL

Sτ

∗

= = +
+

        (7) 

上述(2) (7)式中 Pe Pi分别为泵出 入口

压力脉动 (M+1)为泵动增益 Qe Qi Qdsub 分别

为泵出 入口及泵后副系统流量脉动 Zp Zdm

Zc Zg Zdsub分别为泵 泵后主系统 推力室 发

生器及泵后副系统阻抗 S为拉普拉斯算符(S=jù)

Cb为泵入口气蚀柔度 Lp Lg Lc分别为泵 发生

器及推力室惯性 Cg
* Cc

*分别为发生器及推力室

特征速度 Aeg Athc分别为发生器出口和推力室喉
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部面积 Rp Rg Rc分别为泵 发生器及推力室阻

力 τ τ 分别为发生器及推力室时滞  

4.3  发生器燃气压力脉动 

根据前面的假设 可以分别计算氧化剂系统

和燃料系统扰动引起的发生器燃气压力脉动 Pgo

和Pgf 然后用下式计算发生器总燃气压力脉动Pg  

g go gf go dsubo gf dsubfP P P Z Q Z Q= + = +      (8) 

式中 Zgo及 Pgo分别为仅考虑氧化剂系统扰动时

发生器阻抗及燃气压力脉动 Zgf及 Pgf分别为仅考

虑燃料系统扰动时发生器阻抗及燃气压力脉动

Qdsubo及 Qdsubf分别为发生器氧化剂喷嘴出口及燃

料喷嘴出口流量脉动  

4.4  发生器燃气压力脉动与泵后出口压力比较 

为演示发生器燃气压力脉动的重要性 利用

上面的模型进行了某发动机发生器燃气在转速 6

12 倍频处压力脉动幅值及泵后出口压力脉动幅值

的比较 其结果在表 2中列出  

表 2  发生器燃气压力脉动与泵出口压力脉动比较 

Tab.2  The ratio of pressure fluctuation between gas 

generator and pump outlet 

倍频数 n 6 12 

�pgo�/�pdo� 0.824 32.83 

�pgf�/�pdf� 33.67 100.86 

�pg�/�pdo� 10.55 21.27 

�pg�/�pdf� 36.52 111.04 

 

表 2中 �pgo�为仅考虑氧化剂系统扰动时发

生器燃气压力脉动幅值 �pgf�为仅考虑燃料系统

扰动时发生器燃气压力脉动幅值 �pg�为发生器

总燃气压力脉动幅值 �pdo�为氧化剂泵后压力扰

动幅值 �pdf�为燃料泵后压力脉动幅值 由表 2

可知 叶片数转速倍频处发生器燃气压力脉动幅

值远高于泵后同频压力扰动幅值 是盘的重要激

励源  

上述模型中未考虑主 副系统泵后液路中气

蚀管等元件产生的气泡柔性的影响 如将这些因

素予以考虑 某些情况下 尤其在高频时发生器

喷嘴出口压力与流量脉动幅值将可能降低 但上

述情况不会有质的变化  

4.5  燃气发生器燃气压力与流量扰动沿副系统气

路向涡轮喷嘴的传输 

发生器至涡轮喷嘴的燃气通道一般为圆形断

面 通道径向及切向波数 Krl及 K m为  
ð/rlK l R=  

/ 2 ðmK mθ =  

2 2
lm rl mK K Kθ= +            (9) 

通道最低阶平面波气体压力谐振模态 l=0

m=0 Klm=0 其截止频率 fc00=0 而非平面波模

态截止频率 fc11由下式给出  

c11

1.84

2ð
f

R
=                (10) 

式中 R为通道半径 对于液体火箭发动机副系统

气路音速和几何尺寸 半径 而言 我们感兴趣

的压力及流量脉动频率范围下限高于 fc00 其上限

远低于 fc11 因此 由于泵旋转产生的 3 6 12

倍转速倍频液路扰动在副系统气路产生的同频压

力扰动将仅以平面波的形式沿副系统气路向下游

的涡轮腔传播  

5  盘的激励 耦合准则 

激励与盘结构模态是否耦合由耦合准则判断  

5.1  非旋转激励与盘的耦合关系 

(1) 盘非行波模态与非旋转激励的耦合准则 

盘的非行波模态为纯节圆模态 它与相对盘

不旋转的固定激励的耦合准则为  

iN fnff ==e                (11) 

式中 fe为非旋转激励频率  

(2) 盘行波模态与非旋转激励的耦合准则 

盘的纯节径型 节径-节圆混合型行波模态与

叶片频率激励耦合的准则为  

f dN Nnf f f Kf= = +  前行波    (12) 

b dN Nnf f f Kf= = −  后行波    (13) 

式中 K 为节径数 ff为前行波频率 fb为后行波

频率  

5.2  旋转激励与盘的耦合 

5.2.1  旋转的激励 

液体火箭发动机冲击式涡轮喷嘴结构如图 2

所示 燃气流速 C 在静止的燃气中音速为 a 在
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2[sin sin ]j t jK C
A C

AF
G e e

V
ω α α

ρ
∆

− = −  

A C B DG EG UG− −= +          (18) 

其中 E是沿涡轮壳周向喷嘴出口覆盖的叶片数

U是涡轮壳周向喷嘴间隔覆盖的叶片数  

因此 喷嘴喷出的平面波压力脉动形成一个

以 VT绕盘及其模态高速旋转的激励  

5.2.3  旋转激励与盘行波模态的耦合准则 

盘行波模态某位置相对固定坐标的旋转频率

为 fr = fd/K ±fN K为振型节径数 fd为盘动频

式中 对应前行波 - 对应后行波 压力

波与盘在喷嘴中心线处相对速度 V为 

T D 2 ( 1)NV V V f Qπ∆ = − = −       (19) 

压力波与盘行波模态的相对速度 Vm为 

m T m i2 2 ( )NV V Rf Rf Q Zπ π∆ = − = −  

T

2ð N

V
Q

Rf
 

d
1 1

N

f
Z

Kf
= +     前行波  

d
2 1

N

f
Z

Kf
= −     后行波    (20) 

因 >> L’ 因此将 s 个喷嘴简化为一个等

效喷嘴 其沿盘周向相对速度为 Vme 

me i2 ( )NV Rf s Q Zπ η∆ = −  

等效燃气波长 e为 

e 2 /Rs Q nλ π η=            (21) 

上式中, LL ∆∆= /η 此等效喷嘴燃气掠过模

态一周的时间 1为 

1 m

1
2ð/

( 1)N

R V
f s Q

τ
η

= ∆ =
−

      (22) 

则燃气一波长掠过模态所需时间 t为 

1 1
2ð 1

e

i
N

t
ZR nf ( )

s Q

λ τ

η

= =
−

      (23) 

模态承受的激励频率为 fM 

i
M (1 )N

Z
f nf

sQη
= −            (24) 

由于 fd是在固定于盘上的动坐标获得的行波模态

动频 其激励频率可用上述同样方法获取 s个喷

嘴的等效喷嘴燃气绕旋转的盘的旋转频率 fm1为 

m1

1
(1 )Nf nf

sQη
= −             (25) 

当谐振时 fM=fd 而行波系数 Zi为 

(1 )dr
i

N N

ff
z sQ

f nf
η= = −  

        
d

1
(1 )

1

Nnf
s Q

f
n

s Qk

η

η

−
=

+
  (谐振 前行波) 

       d

1
(1 )

1

Nnf
s Q

f
n

s Qk

η

η

+
=

+
  (谐振 后行波) 

因 s Q η >> n >
n
k
>1 耦合谐振条件为 d Nf nf≈  

谐振时    M

m1

1
1

1

f
nf

s Qkη

= ≈
+

     (前行波) 

                               (26-1) 

M

m1

1
1

2
1 N

d

f
nfnf

s Qk s Qfη η

= ≈
+ −

   (后行波) 

26-2) 

故有 f ml = fM � nfN 耦合时 f d = nfN 因此 

1 1
n

Z
K

= + 前行波 2 1
n

Z
K

= − 后行波 所以

旋转激励与盘行波模态耦合准则可近似表示为 

dNnf f= =fml=fM              (27) 

5.2.4  旋转激励与盘非行波模态的耦合准则 

盘纯节园模态为非行波模态 此时 激励与

模态的相对速度为 Vm2=VT s 个喷嘴燃气一波

长掠过盘所需时间为 T3=(nfN)-1 则有 

e N if nf f= =               (28) 

盘的失稳临界转速频率 cdf 可以定义为 

cd d /f f K=                (29) 



                                         火  箭  推  进                               2005年 第 31卷 20 

6  盘模态 激励耦合转速区 

当激励中心频率与结构固有频率之差 小于

结构半功率带宽的一半时 会引致结构产生强耦

合谐振 针对液体火箭发动机中 高频振动以叶

片数 6 12 转速倍频的谱峰最为突出 下面分

别给出由于泵旋转产生的频率为叶片数转速倍频

的旋转与非旋转激励导致盘耦合的耦合转速区  

6.1  固定激励 

非行波模态耦合转速 N1 

1 60 ) /iN Af nδ±            (30) 

行波模态耦合转速 N2 

( ) ( ) ( ) ( )( )
( )

2 22 2 2 2 2
i

2 2

A -
60

-

n K n K f - n K B
N

n K B

δ δ δ± ± +
=

±

∓ ∓ ∓

 

  (31) 

上式 Kn ∓ 中 -为前行波 +为后行波 ± 为

耦合区上下边界  

6.2  旋转激励 

非行波模态耦合转速 N3 

       3 60( ) /iN Af nδ= ±             (32) 

行波模态耦合转速 N4 

( ) ( )2 2 2 2 2 2

4 2
60

in n n - B A f -
N

n - B

δ δ δ± +
=

∓
   

(33) 

7  耦合转速区验证 

为验证耦合转速区 利用上节导出的耦合转

速区对某发动机研制初期的 20次热试转速数据进

行了耦合分析 该 20次热试中 曾有若干次热试

出现盘微裂纹及穿透裂纹  

7.1  估算盘的耦合转速区 
该发动机涡轮的喷嘴结构及盘的参数列于表

3 由于未能获取准确的涡轮盘温度 在分析中根

据燃气温度将盘温度设置在 750°C及 800°C两个

区域 并假设盘温度场均匀分布  

表 3  热试发动机涡轮参数 

Tab.3  Turbine parameters of hot run engine 

参数 k J z′  S ç î Q 

n=6 1 1 7 18 7.35 0.864 
11.123
10.112 

倍

频

数

n 
n=12 6 0 3 18 7.35 0.864 

11.123
10.112 

注 z′为前行波系数 S为喷嘴数目 A/ L=1-(1/ )  
 
在表 1 中选取可能在涡轮泵工作转速范围内

与激励耦合的模态作为耦合转速区分析对象 其

一为 fi/fcr = 4.16 另一为 8.19 表 1所列盘的模

态半功率带宽差异较大 为此选取如下几组激励

频率与模态频率差 值进行耦合分析 = 0

±2Hz ±4Hz ±8Hz 所得不同温度下的旋转激励

与盘耦合转速区列于表 4  

表 4  行波模态和旋转激励耦合区 

Tab.4  Coupling regions of traveling-wave modes and excitation 

n=6 旋转激励 盘耦合区 n=12 旋转激励 盘耦合区 

/Hz -8 -4 -2 0 2 4 8 -8 -4 -2 0 2 4 8 

 耦合区 Ncr  耦合区 Ncr  

700 0.638 0.64 0.642 0.643 0.644 0.645 0.648 0.6158 0.6176 0.6180 0.6183 0.6186 0.6189 0.6207 

750 0.629 0.632 0.633 0.634 0.636 0.637 0.639 0.6074 0.6093 0.6096 0.6099 0.6102 0.6105 0.6124 

温

度

/  800 0.619 0.622 0.623 0.624 0.625 0.627 0.629 0.5977 0.5995 0.5998 0.6001 0.6004 0.6008 0.6026 

 

盘非行波模态与叶片数转速倍频固定激励的

耦合转速区低于涡轮稳态转速范围 且不存在经结

构的传递路径 因此 涡轮工作时不会形成盘非行

波模态与固定激励的耦合谐振 盘前 后行波模态

与叶片数转速倍频固定激励的耦合转速区分别远

高于 低于涡轮稳态转速变化范围 且不存在经结
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构的传递路径 因此 涡轮工作时不会形成固定激

励与盘前 后行波模态的耦合谐振 盘的失稳临界

转 速 750 时 Ncd=1.308Ncr 800 时
Ncd=1.2871Ncr crcr 60 fN = Ncd远高于涡轮稳态

工作转速变化范围 不会产生盘失稳 因此 分析

重点在盘行波模态与旋转激励的耦合可能性  

7.2  热试车涡轮盘耦合谐振分析 

对 20次热试转速数据进行了盘行波模态与叶

片数转速倍频旋转激励耦合分析 选取其中 6 次

典型热试耦合数据在表 5 中列出 其中 情况 A

和 B热试后盘无裂纹 C和 D热试后盘发生周向

穿透性疲劳裂纹 E 和 F 试后盘发生沿周向分布

的疲劳微裂纹 表中 f6和 f12分别表示与 6 和 12

倍转速频率激励耦合的模态对应的耦合情况 序

号 1 5 9 13 表示转速落入 = ±4Hz对应的耦

合区的总时间 4tt 2 6 10 14 列出每次落入前

述耦合区的最长持续时间 4t 3 7 11 15列出转

速落入 =±2Hz对应的耦合区的总时间 2tt 4 8

12 16 列出转速每次落入上述区域最长持续时间

2t  

表 5  热试转速耦合分析部分结果 

Tab.5  Some results of hot run coupling rotation speed analysis 

倍频激励 f12 f6 f12 f6 

温度/  800 800 750 750 

序号 1   2   3   4 5   6   7   8 9  10  11  12 13  14  15  16 

时间 4tt  4t  2tt  2t  4tt   4tt  2tt  2t  4tt  4t   2tt  2t  4tt  4t   2tt  2t  

A  39  14  18   5 35  14  16  3  

B 8   3 23   3  10   2 47   2  27  2  

C  132  25  71  16  120  20   65  20 

D  53  21  25  11 10   3   4 70   33   3 

E 57.8  40  31.6  16    

热 
试 
序 
号 

F    28.4  22  16  14 

 

将上述耦合情况与盘故障情况对比分析可知  

(1) 利用上述耦合转速区对热试转速进行耦

合分析可明确揭示出盘产生疲劳裂纹的原因是盘

发生了盘行波模态与叶片数 6 12 转速倍频旋

转的燃气激励耦合谐振  

(2) 所有盘发生裂纹的热试转速落入耦合区

尤其是落入 = ±2Hz及±4Hz 对应的耦合区的总

时间 T1及每次落入上述区的最长持续时间 T2高于

盘无裂纹热试相应的数据 其规律为 盘穿透裂

纹热试>盘微裂纹热试>盘无裂纹 耦合情况与盘

故障对比分析表明此种耦合区的存在  

(3) 以何种 值确定危险耦合转速区 上述

20 次热试转速分析获得的数据表明 无论盘有无

裂纹 其转速落入以 = ±8Hz或更宽的 值确

定的耦合转速区的总落入时间及每次落入最长持

续时间并无显著差异 而差异主要表现在落入以

=±2Hz及±4Hz确定的耦合转速区的相应数据  

因此 可导致盘发生故障的强耦合谐振的危

险耦合转速区应以 = ±2Hz与±4Hz来确定  

(4) 指示耦合危险程度的指示参数 表 5的数

据表明 指示耦合危险程度的指示参数有两个

一是落入 =±2Hz及 =±4Hz对应的耦合区的总

时间 T1 二是每次落入上述区的最长持续时间 T2. 

发动机工作时 其稳态转速变化范围不大

因而 各次热试盘的最大静应力变化不大 若盘

在我们感兴趣的频率范围内其模态频率处的频响

曲线的阻尼相近 则同一模态谐振产生的交变应

力相近 此时 T1 反映了盘是否达到或超过其疲

劳寿命  

对各次热试转速数据的详细判读显示出盘的

稳态转速实际上是有波动的 有些热试速波动范

围大 有些波动范围小 有些转速变化率高 有
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些变化率低  

T2 反映了转速变化率的高低 此外 它还反

映了盘所承受的激励的施加方式 若 T2较大 表

明盘基本处于定频激励状态 若 T2较小 盘处于

扫描激励状态 当 T2很小 表明盘处于快扫描激

励状态  

结构扫描激励时 结构在频段 fa-fb内通过一

次激励力的振动次数 w b a( ) /w f f β= −  

为扫描速度 叶片频率激励时的转速变化

率 因此 变转速通过耦合转速区时施加于盘上

的激励次数与 T2成反比 即 转速变化率越大

则盘承受的激励次数及 T2越低
1

2 ( )T Qβ −=  

T1 反映了盘承受的总激励次数 与疲劳寿命

有关 应是指示耦合谐振危险程度的指标 具体

数值的确定取决于高温条件下的材料疲劳性能  

(5) 发动机工作转速范围为 N=0.5882

0.6353Ncr 此范围内不存在非行波模态 固定激励

行波模态耦合区远在发动机工作转速范围之外

因此 不存在非行波模态耦合的可能 也不存在结

构传递的固定激励与行波模态耦合的可能  

8  避免盘行波谐振的途径 

设计涡轮盘时应考虑前述耦合谐振 此时有

三种选择  

其一 设计中应进行上述耦合谐振分析 结

构模态特性被设计得很好的盘可将耦合危险转速

区移到涡轮泵工作转速范围之外  

其二 发生耦合谐振后进行设计修改  

修改结构动特性 避开耦合区 前述涡轮盘

出现故障后 进行了结构修改 将盘断面某些部

位加厚 从而改变盘的模态特性 对应原 n=6 和

12的固有频率提高到原值的 1.144及 1.062倍 并

且 n=12对应的振型变为 3节径的纯节径型振型

其相应的 750 时 =±2Hz 耦合转速区变为

0.7217 0.7191Ncr及 0.2436 0.2431Ncr 800 时

=±2Hz 区为 0.7093 0.7067Ncr 及 0.2394

0.2389Ncr 均位于发动机工作转速范围之外 修

改后的盘经 6次工况相近的热试未发现任何裂纹

证明结构修改有效地避开耦合危险区 消除了谐

振产生的交变应力 提高了可靠性  

其三 当发生了耦合谐振后 如果不可能进

行结构修改 此时 在进行发动机系统设计时

应首先作耦合转速区分析 判断工作转速是否落

入耦合区 若落入耦合区 则应作以下判断  

若是在转速升 降过程中发生 且转速变化

快 则无危险  

若初步设计的转速落入危险区 或转速极缓

慢地通过危险区 则应重新设计转速 并再作转

速分析 直到工作转速位于危险区之外  

9  结论 

通过对液体火箭发动机涡轮盘模态 液路及

气路压力波传递及盘与激励的耦合准则的研究

给出冲击式涡轮盘的行波与非行波模态与泵转动

产生的叶片数转速倍频 6 12倍 旋转激励的耦

合准则 当喷嘴数目多 气流速度远大于盘旋转

线速度 而且节径数与叶片数相差不大 可以采

用近似耦合准则 fd = nfN  

用此准则给出可引起盘产生行波与非行波模

态耦合谐振的盘危险转速区 对大量热试转速数

据的耦合分析表明 用耦合转速区作转速分析可

揭示盘发生耦合谐振的情况  

危险耦合转速区应以激励与盘模态中心频率

差 = ±2Hz及±4Hz来确定 指示盘耦合危险程

度的指示参数为转速落入耦合区的总时间及每次

落入危险转速区的最长持续时间  

系统设计时 应利用危险耦合转速区公式进

行耦合分析 判断转速是否会引致盘耦合谐振

并据此决定是否修改工作转速  

准确估计盘温度 更精确的工作条件下盘模

态特性的确定 尤其是阻尼的确定是影响耦合分

析的重要因素 有待进一步深入进行 应以更短

的时间间隔对涡轮转速数据进行采样 记录 分

析 以获取更精确的行波耦合谐振分析结果  
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