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轴承位置对涡轮泵转子系统稳定性的影响研究
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摘 要：针对低温液体火箭发动机涡轮泵转子非线性系统开展了轴承位置对稳定性的影

响研究。建立了涡轮泵转子非线性系统的动力学模型，分别研究了理想安装时和非理想安装

条件下泵端和涡轮端轴承位置变化对转子系统稳定性的影响，给出了失稳转速随轴向位置的

变化规律，为液体火箭发动机涡轮泵转子系统结构设计、故障诊断与安装维护提供理论依据。
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Effect of bearing position on dynamic stability of

turbopump rotor system in liquid rocket engine
DOU Wei．CHU Bao—xin

(Bering Aerospace Propulsion Institute，Beijing 100076，China)

Abstract：The dynamic stability research about beating axial position is carded out for the turbine

pump nonlinear rotor system of low temperature liquid rocket engine．The dynamics model of nonlin—

ear rotor system is established．The effect of axial position change of both the bearing near the pump

and the bearing near the turbine on the stability of the rotor system is respectively researched under

conditions of ideal installation and nonideal installation with eccentricity．The variation of instability

rotate speed with bearing axial position is given．In this paper，a theoretical foundation is provided for

structure design，fault diagnosis，installation and maintenance of the turbine pump rotor system in liq—

uid rocket engine．

Keywords：liquid rocket engine turbo-pump；rotor system；bearing position；system dynamic sta-

bility

0引言

低温液体火箭发动机涡轮泵转子通常在高转

速下工作，转子的振动特性直接影响火箭发动机

的性能。轴承为旋转轴系提供刚度，其轴向位置

对转子系统动态特性有着重要的影响，包括转子

系统的临界转速、振型、不平衡响应以及稳定性
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特性等【l-151。因此，开展轴承轴向位置对涡轮泵转

子系统稳定性的影响研究具有重大的理论和工程

实际意义。

本文针对低温液体火箭发动机涡轮泵转子非

线性系统开展了轴承轴向位置对动力稳定性的影

响研究。建立了涡轮泵转子系统的非线性动力学

模型，分别研究了理想安装情况下和非理想安装

情况下泵端和涡轮端轴承轴向位置变化对转子系

统稳定性的影响，给出了失稳转速随轴向位置的

变化规律，为液体火箭发动机涡轮泵转子系统结

构设计、故障诊断与安装维护提供理论依据。

1液体火箭发动机涡轮泵转子系统

数学模型

涡轮泵转子轴系主要包括转子、轮盘、轴承

和密封等，本文采用有限元方法形成涡轮泵转子

轴系的刚度、质量和陀螺矩阵；进而建立涡轮泵

转子系统的动力学模型。

1．1非线性密封力模型

涡轮泵转子系统在实际运行时，其密封结构

不仅起到减弱流体逸出的作用，同时近似为滑动

轴承结构，滑动轴承的交叉刚度项可引起轴系的

失稳。本研究在计算时，将密封结构做滑动轴承

处理，并采用Capone非线性密封力模型。该模

型由Capone于1986年推导得出，是基于短圆柱

瓦轴承假设得到的删，即忽略了密封压力沿周向

变化产生的影响。

径向滑动轴承的几何关系如下图1所示。

图1径向滑动轴承几何关系

Fig．1 Geometric relationship of radial sliding bearing

轴承长度即垂直于纸面方向为z轴；c为轴

承的半径间隙；图中0为轴承的几何中心，0，为

轴颈的几何中心，R为轴颈半径；W为轴颈所承

受的载荷；门为转子的转速；e为偏心距；0为

转角；p为偏位角。

由于Capone非线性密封力模型是基于短轴

承理论假设提出的，因此可以忽略Reynold方程

中压力梯度沿周向的变化，即可得到流体密封中

的压力的微分方程的无量纲形式，可以简写为下

式

(FR)軎(^3誓)≈sin口7c。sO-2(xc。。0+夕。in0)
(1)

式中：危=矶为密封的无量纲厚度，万为流体密封

的厚度；z≤／L为无量纲轴向坐标轴，P=

——卫—了为无量纲密封压力；_p为流体密封压
6邮(R／c

o

力。

可以获得无量纲流体密封压力表达式为

p=始)2％笔怒产(铊2川
(2)

如图1所示，当转角0在区间眵，／3+仍-]内时，

流体密封所形成的压力区域为正压区，其中，角

度口的值可由下式得到

阳心笔一手sisn(等陪i印抽)(3)z一2y
-

＼咒一2y／
-

由自由边界条件可知，流体密封在空穴区和

轴承两端的压力为零，故在轴承边界上流体密封

压力为0。

对式(2)2沿着轴颈表面密封流体作用的弧段

积分，就可得到非线性流体密封力的无量纲表达

式如式(4)所示

肛LL㈩
k J—o-P lE J

=2 f_导1塑-xcosO竽ysinO 瞧sin0'卜㈤。卢 ( 一 1 【 J

对上式积分，就可得到无量纲非线性密封力
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五和工的最后的表达式

肛1_[f兰二筮L(世堑!』．
k J一 1叫2一，

f3x·V(x,y43)-si邮。G(x,y43)-2cosfl‘S(戈，)，乒)1

【3)，·y(x，y异)+coq3·G(戈，)，#)一2si邮·S(戈，y#)j

(5)

其中

r， o、fB+”dO
G(卅猡)2 J。—1-xcosO—-ysinO
=—々p嘣g篙茅](6)f
1-x2-y2
1【 I 1叫-y 2 J j

y(x,y,8)：幽型里掣兰趔(7)
1-xIi5(x,y43)：—幽逊吐 (8)

1一f xcosfl+ysinfl)

将根据短圆柱瓦轴承理论得到的无量纲的

Capone非线性密封力ix和工转换成有量纲的非线

性密封力只和只，得到的表达式如式(9)所示

fC瓠盯

∽《盯
～

o-=t．以RL(R／C)‘(L／D)’ (10)

式中：or为轴承特性参数；／z为轴承密封流体粘

度；n为转子转速；R为轴颈半径；￡为轴承有

效长度；D为轴承直径。

1．2转子系统数学模型

将涡轮泵转子划分为若干个轴段，每个轴段

单元采用Timoshenko梁单元模型，这样就可建立

涡轮泵转子系统的无阻尼自由运动微分方程。

弹性轴的无阻尼自由运动微分方程如式(1 1)

所示

媳q+Gsg+Ⅸq=0 (1 1)

式中：g为弹性轴节点的位移向量；Ms为弹性轴

的一致(协调)质量矩阵；K为弹性轴的刚度矩

阵；G。为弹性转轴的陀螺矩阵。

由动能定理及根据Lagrange方程可以得到轮

盘的运动方程如式f12)所示

my+m立‘+五∥。“伊，峨(旁，一晓)+JpO=Q(t)(12)
式中：Q(￡)为作用在轮盘上的外力，N。

写成矩阵形式为

m 0 0 0 0

0 m 0 0 0

0 0 j，0 0

0 0 0五0

0 0 0 0 1、

i
●●

戈

伊

∥，
●●

0。

10 0 0 0

0 0 0 0

+s2l 0 0 0 0

0 0 0 0

0 0 0 1 e

0

0

0

一k

0

●

y

●

戈

0

0y

0。

=Q(￡)

(13)

鸭it+力lyra u=Q(t) (14)

式中：M。为轮盘的质量矩阵；G。为轮盘的陀螺

矩阵。

由于制造加工及装配等误差的影响，实际运

行的转子轮盘系统不可避免地会存在不平衡量，

且轮盘部分的不平衡量远大于弹性轴段部分。本

文在计算转子轴系的稳定性时只考虑轮盘结构

(即涡轮、离心轮、诱导轮1的影响。

不平衡激励力的表达式为

fFx．iO)=他ei仃cos(亿+ai)
{ ． (15)

【Ri t)=miei仃sin(亿+“i)

式中：m，为轮盘的质量；ei为该轮盘的偏心距；

d．为该轮盘的初始偏位角。将不平衡力写为向量

的形式为

瓦．i=

F．i(￡)

只。(￡)

0

0

(16)

式中：f。i即为轮盘不平衡量在转子节点i处所产

生的不平衡激励力，表达式中各行对应转子节点
T

i处的四个自由度q，={Xi,Yi，良i，良J。

然后根据涡轮泵轴系的轴承所在节点及作用

在轴承上的载荷，从而可计算四个轴承刚度系数

和四个支承结构的阻尼系数(不考虑游隙的影

响)。

若轴颈中心的坐标为氟和K，则轴承作用于
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涡轮机节点处的轴承力Qb。和Qb分别为

阱一㈠蚓 ∽，

将线性轴承力移到系统的运动微分方程的左

端，对轴承所在的节点而言，系统的运动微分方

程中与节点的振动有关的项可以写成下式

防珧m驯+
(后1芒“后!二。){；)={善i) c-8，

因此，可以把每个轴承的刚度系数分别根

据轴承所在的节点位置加到弹性轴的刚度矩阵

上凰(i=1，2)，得到考虑了轴承刚度的转子一轴承

系统的刚度矩阵蹦诗1，2)。
把轮盘的质量矩阵％按照轮盘所在的节点

对应的自由度加到弹性转轴的一致质量矩阵旭

对应的位置上，形成转子一轮盘系统的质量矩阵。

同理，把轮盘的陀螺矩阵G按照轮盘所在位置

加到转子的陀螺矩阵G上，形成转子一轮盘系统

的陀螺矩阵。

按照节点的排列顺序将转子一轮盘系统的质

量、刚度和陀螺矩阵组合成系统的整体质量矩阵

肘，整体刚度矩阵K和整体陀螺矩阵G。

根据系统的刚度矩阵、陀螺矩阵和质量矩

阵，可得到转子一轮盘一轴承系统的无阻尼自由振

动微分方程为

嘶‘+G每+孟，q=o (19)

其中：q为弹性轴转子系统的广义坐标向量q=
r r

[ql，．一q∥～，g。]，位移向量qi=h，Yl，眈∥吼。}。

考虑不平衡激励力、密封非线性液膜力及转

子一轴承系统的阻尼作用时，可得到转子一轮盘一

轴承系统的有阻尼强迫振动微分方程为

蛳+(G+C)q+j幻=冗(￡)+F0il(t) (20)

忆。(t)l I‰，0)I

式中：E(f)=l f，c“￡)=l |；C为转子
fE．。(t)『 I‰。(t)l

的阻尼矩阵。

1．3涡轮泵转子模型简化

涡轮泵转子系统主要由转子、离心轮和诱导

轮三部分组成。工作时，三部分结构一起旋转。

建立有限元模型时，须对各部分连接区域进行适

当简化。该转子系统主要通过两个滚动轴承支

承，其中密封结构也能起到一定的支承刚度作

用，在稳定性分析中均将其作滑动轴承近似处

理。文中所提支承刚度均指轴承、鼠笼及阻尼器

的总刚度。综上，涡轮泵转子系统的有限元模型

如图2所示，轴系总长420 mm，共划分为41

个梁单元及4个轮盘单元，由两个滚动轴承及两

个迷宫密封结构共同支承。

模型主要进行以下简化：将涡轮转子的轴套

结构等效为转子的一部分；轮盘、诱导轮和离心

轮简化为规则结构，并附加部分集中质量和转动

惯量；动环结构以集中质量、集中转动惯量近似

处理。

图2转子模型

Fig．2 Rotor model

万方数据



62 火箭推进 2013年6月

2液体火箭发动机涡轮泵转子系统

非线性稳定性分析

轴系稳定性分析主要计算轴系由于低频涡动

产生液膜振荡的频率大小及低频振荡出现时的转

速，即失稳转速。因为流体密封力是非线性因

素，并且系统的动力学模型是高维方程，本文采

用直接积分法来求解系统的动态响应。因为

Newmark方法的2个参数满足一定值时，该方法

是无条件稳定的，所以本文采用Newmark方法逐

步积分，计算一系列不同转速下转子的动力学响

应，确定转子的低频成分，其中转速间隔取为

200 r／min。数值仿真无量纲时间步长取订／500，

Newmark方法的收敛偏差标准取2xlO’6。仿真

500个周期，舍弃非稳态数据，取后50个周期稳

态数据进行分析。

轴系的稳定性计算采用梁单元模型编程实

现，计算时简化了转子结构，去掉轮盘结构，将

轮盘的质量、转动惯量附加到相应质心处；另一

方面，稳定性计算时密封结构采用上文的非线性

流体密封力模型。

理想情况下，轴系在安装时各轴段轴线及密

封、轴承的中心轴线等完全重合。实际工作中，

轴系安装时总会存在偏心，此时密封结构的液膜

厚度会发生变化，并影响转子的动力特性。为

此，分析中引入安装偏心影响因素。考虑到安装

偏心小于密封问隙，因此给定为10斗m。

2．1无安装偏心时泵端轴承位置变化时稳定性分析

将轴承在模型原始位置处轴向调整±5 mm，

计算轴承位置对轴系稳定性的影响，由图2可

知，离心轮和涡轮分别支承轴承的外侧，其中泵

端轴承轴向位置为负值表示靠近离心轮，涡轮端

轴承轴向位置为负值表示远离涡轮轮盘。分别取

泵端轴承轴向位置为一5 mm，0 mm，5 mrfl三个

值，计算不同泵端轴承轴向位置时失稳转速变化

规律，不同泵端轴承轴向位置下失稳转速结果如

表1所示，失稳转速随泵端轴承轴向位置的变化

曲线见图3。

表1泵端轴承位置对失稳转速影响

Tab．1 Influence of position of bearing near

pump on instability rotation speed

轴向位置／mm 失稳转速绗·rain‘1)

一5

O

5

>52 000

43 200

36 200

i
5·

量；：

弘
曩。3：

＼
_＼＼

图3泵端轴承轴向位置一失稳转速曲线

Fig．3 Instability rotation speed versus radial

position of bearing near pump

从表1中可以看出，当泵端轴承轴向位置

在一5～5 mm范围内调整时，失稳转速变化明显，

轴向位置为一5 mm时失稳转速值已经超出了计算

范围，且随着泵端轴承远离密封结构轴系失稳转

速减小，这是因为随着泵端轴承逐渐远离密封结

构，在转子静挠曲及泵端轴承处转子静变形相对

不变的条件下，转子在密封处静变形加大，密封

激励力增大，密封非线性激励力越强，引发轴系

不稳定因素增多，从而导致轴系更容易失稳。

为了分析低频成分的变化规律，图4中给出

了无安装偏心时不同泵端轴承轴向位置下离心轮

后凸肩密封节点的三维谱图。

当安装偏心为0时，不同泵端轴承轴向位置

下轴系也只有一阶涡动，且一阶涡动频率均在

12 600 r／min附近。从三维谱图的基频曲线也可

以看出，泵端轴承轴向位置在小幅度内变化时，

轴系临界转速的变化也很小，一阶临界转速约为

9 000 r／rain，二阶临界转速约为24 000 r／min。

综上，泵端轴承轴向位置对轴系的失稳转速

影响较大，但对一阶涡动的幅值及频率影响较

小。随着泵端轴承逐渐远离密封结构，失稳转速
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逐渐减小；一阶涡动的频率约为12 600 r／min。 ：，×1 0
4

暑203
罨10t

罨O一
0

￡

0
乏

善20一

蚕10一

鞲O-j_
0

Ⅲ。；
i i
i交

2 3 4 5。1 04

振动频率／(r·min’)

fb)位置0 mm

F乒[_I习二_Ⅲ。；
=’ j』 - 5 声
～4之

‘⋯ 1 、、

．一
2。固

，

一一1 婶
1 2 3 4 5×1 04

振动频率／(r·rain。)

(e)位置5 mm

图4泵端轴承轴向位置不同时三维谱图

Fig．4 Three—dimensional speetrogram when radial

position of bearing neal‘pump is different

2．2无安装偏心时涡轮端轴承位置变化时稳定性

分析

分别取涡轮端轴承轴向位置为一5 mill，

0 mm，5 mm三个值研究不同涡轮端轴承轴向位

置时失稳转速变化规律，不同涡轮端轴承轴向位

置下失稳转速结果见表2所示，失稳转速随涡轮

端轴承轴向位置的变化曲线见图5。

表2涡轮端轴承轴向位置对失稳转速影响

Tab．2 Influence of radial position of bearing

near turbine on instability rotation speed

轴向位置／mm 失稳转速／(r·min。。)

一5

0

5

38 400

43 200

48 600

，

曼
量
：_
一
＼
刿

癣
舶～
吝

4．8

4．6

4．4

4．2

4L／／73·!}盲j广专j__扩彳■『_了百
涡轮端轴承轴向位置／mm

图5涡轮端轴承轴向位置一失稳转速曲线

Fig．5 Instability rotation speed versus radial

position of bearing near turbine

从表2中可以看出，涡轮端轴承轴向位置变

化时，失稳转速也变化显著。但变化幅度小于泵

端轴承轴向位置时的结果，且随着涡轮端轴承靠

近涡轮轮盘，轴系失稳转速增大，这是因为随着

涡轮端轴承逐渐远离密封结构(即靠近涡轮轮

盘)，相当于泵端轴承逐渐靠近密封，故稳定性结

果与改变泵端轴承轴向位置时的结果相反：但由

于该作用为间接的，因而没有直接改变泵端轴承

轴向位置时效果显著。

为分析低频成分的变化规律，图6中给出无

安装偏心时不同涡轮端轴承轴向位置下离心轮后

凸肩密封节点的三维谱图。其中，涡轮端轴承轴

向位置为0 m时的结果在图4(b)中已经给m，此

处予以省略。
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甚

1 3 4 5×1 0。
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(b)位置5 mm

图6涡轮端轴承轴向位置不同时i维谱图

Fig．6 Three—dimensional spectrogram when radial

position of bearing near turbine is different
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同样，当安装偏心为0时，不同涡轮端轴承

轴向位置下轴系也只有一阶涡动，且一阶涡动频

率均在12 600 r／rain附近；虽然失稳转速变化显

著，但一阶涡动的幅值几乎不随轴向位置的变化

而变化：从二三维谱图的基频曲线也可看出，涡轮

端轴承轴向位置在小幅度内变化时，轴系临界转

速的变化也很小，一阶临界转速约为9 000 r／rain，

二阶临界转速约为24 000 r／rain。

综上，涡轮端轴承轴向位置对轴系的失稳转

速影响仍较大，但小于泵端轴承轴向位置的影响

效果，对一阶涡动的幅值及频率影响很小。随着

涡轮端轴承逐渐靠近涡轮轮盘结构，失稳转速逐

渐增大；一阶涡动的频率约为12 600 r／min：

2．3有安装偏心时泵端轴承轴向位置变化时稳定

性分析

与安装偏心等于0时的取值相同，计算安装

偏心为10¨m时不同泵端轴承轴向位置下的失稳

转速，其结果见表3。此时失稳转速随轴向位置

的变化曲线见图7(与安装偏心等于0时的结果

进行对比)。

表3泵端轴承轴向位置对失稳转速影响

Tab．3 Influence of radial
position

ot beazling

near pump on instability rotation speed

轴向位置／mm 失稳转速／(r·min 1)

>52 000

45 200

36 600

图7泵端轴承轴向位置一失稳转速曲线

Fig．7 Instability rotation speed versus radial

position nf bearing near pump

从图7中可以看m，增大安装偏心后，泵端

轴承轴向位置对失稳转速的影响仍然较大，此时

失稳转速变化规律与安装偏心为0时的结果基本

相同，变化幅度略有增大，但数值较安装偏心为

0时增大较大，轴向位置为一5 mm时失稳转速值

也超出了计算范同。

为分析低频成分的变化规律图8中给出有安

装偏心时不同泵端轴承轴向位置下离心轮后凸肩

密士寸节点的■维j蒋图
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Fig．8 rI’hree—dimensional spectrogram when
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安装偏心增大后，轴系出现二阶、三阶涡

动；随阶数增加，涡动幅值迅速降低，但各阶涡

动幅值基本不随泵端轴承轴向位置的改变而改

变；一阶、二阶涡动频率近似为12 600 r／min，

24 000 r／min：

综卜所述，增大安装偏心后，泵端轴承轴向

位置对轴系的失稳转速影响仍然较大，但对各阶
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涡动的幅值及频率大小影响很小；同时，安装偏

心增大会导致二阶、三阶涡动的出现。

2．4有安装偏心时涡轮端轴承轴向位置变化时稳

定性分析

与安装偏心等于0时的取值相同，计算安装

偏心为10斗m时不同涡轮端轴承轴向位置下的失

稳转速，其结果见表4。此时失稳转速随轴向位

置的变化曲线见图9(与安装偏心等于0时的结

果进行对比)。

表4有安装偏心时涡轮端轴承位置对失稳转速影响

Tab．4 Influence of position of bearing near

turbine on instability rotation speed

when installation eccentricity exists

轴向位置／mm 失稳转速／(r·rain。)

38 800

45 200

>52 000

图9涡轮端轴承轴向位置一失稳转速曲线

Fig．9 Instability rotation speed veFsus radial

position of beating near turbine

从图9中可以看m，增大安装偏心后，涡轮

端轴承轴向位置对失稳转速的影响仍然较大，此

时失稳转速变化规律与安装偏心为0时的结果基

本相同，变化幅度略有增大，但数值较安装偏心

为0时增大较大，同时轴向位置为5 mm时失稳

转速值超出了计算范围。

为分析低频成分的变化规律，图10中给出

了有安装偏心时不同涡轮端轴承轴向位置下离心

轮后凸肩密封节点的三维谱图。其中，安装偏心

10 LLm，涡轮端轴承轴向位置为0时的结果在图

8中已经给出，此处予以省略。

与泵端轴承轴向位置变化时的结果类似，安

装偏心增大后，轴系开始出现二阶和三阶涡动；

随着阶数增加，涡动幅值迅速降低，三阶涡动的

幅值几乎为零，但各阶涡动幅值基本不随涡轮端

轴承轴向位置的改变而改变9·一阶、二阶涡动的

频率近似为12 600 r／rain和24 000 r／rain。
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综上所述，增大安装偏心后，涡轮端轴承轴

向位置对轴系的失稳转速影响仍然较大，但对各

阶涡动的幅值及频率大小影响很小：

3结论

通过研究轴承轴向位置对液体火箭发动机转

子系统稳定性的影响研究，得m以下结论：

I)安装偏心为0时，不论轴承轴向位置如何

变化，轴系均只存在一阶涡动；增大安装偏心

后，轴系开始出现二阶、一i阶涡动。

2)各阶涡动幅值和频率基本不受轴承轴向位

置参数变化影响，随阶数增加，各阶涡动幅值迅

速降低，一阶、二阶涡动频率近似为l 260 r／rain，
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24 000 r／min；随着安装偏心增大，低频涡动幅值

基本呈现先增大后减小的趋势，但一阶涡动幅值

随安装偏心增大逐渐减小。

3)涡轮端轴承轴向位置对轴系的失稳转速影

响较大；泵端、涡轮端轴承轴向位置变化时失稳

转速变化规律相反，泵端轴承远离密封结构时失

稳转速减小，而涡轮端轴承远离密封结构时失稳

转速增大。
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