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液体火箭发动机音叉式涡轮叶盘振动特性研究 *
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（北京航天动力研究所，北京 100071）

摘 要：某液体火箭发动机整体叶盘音叉式涡轮转子的盘-轴根部圆角在试车考核中曾多次出现裂

纹故障。为分析裂纹产生原因，通过数值计算及模态实验获取了该转子受力状态、振型、阻尼比等结构

振动特性。结合振动信号分析，将裂纹故障原因聚焦到叶盘的二节径型振动。通过高频速变压力测量，

得到涡轮流场内压力脉动数据，间接获取了该转子工作状态下的振动特性。试验表明被测涡轮转子流场

通道内，分频幅值最大压力脉动对应涡轮转子 2节径前行波振动，幅值约为 11kPa。分析确定涡轮叶盘

二节径振动是故障产生的主要原因。

关键词：液体火箭发动机；整体叶盘；音叉式涡轮转子；振动特性；节径型振动

中图分类号：V231.1 文献标识码：A 文章编号：1001-4055（2021） 07-1636-07
DOI：10.13675/j.cnki. tjjs. 200636

Vibration Characteristics of Tuning Fork Turbine Blisk of
Liquid Rocket Engine

LIN Peng-cheng，ZHENG Xiao-yu，LI Long-xian，LIN Qi-yan，JIN Zhi-lei
（Beijing Aerospace Propulsion Institute，Beijing 100071，China）

Abstract：A turbine rotor with tuning fork bilsk was adopted in the liquid rocket engine，there have been
many cracks in the fillet of the root of the rotor disk shaft during the test run. In order to infer the causes of the
crack，the structural vibration characteristics of the turbine rotor，such as the stress state，modal shape and
damping ratio were analyzed through numerical calculation and modal test. Combined with the analysis of the vi⁃
bration signal，the fault causes were focused on the 2 nodal diameter vibration of the blade disk. To obtain the vi⁃
bration characteristics of the rotor in working condition，the pressure pulsation in the turbine flow were obtained
by using high-frequency and fast-changing pressure sensors. The experimental results show that the pressure pul⁃
sation with the largest frequency division amplitude corresponds to the forward wave vibration of the rotor with the
2 nodal diameter mode，with an amplitude of about 11kPa. It was concluded that the 2 nodal diameter vibration
was the main cause of the rotor failure.

Key words：Liquid rocket engine；Blisk；Tuning fork turbine rotor；Vibration characteristics；Nodal di⁃
ameter vibration

1 引 言

液体火箭发动机中，涡轮在燃气驱动下旋转作

功，为泵部分提供动力。大多数涡轮叶盘工作在高

温、高压、高速条件下，工况环境极为恶劣。随着发

动机性能的提高，对涡轮叶盘结构提出越来越高的

要求，其振动问题日益突出，严重影响叶盘结构乃至

发动机整体的结构完整性和可靠性［1-3］。实际上，叶
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盘结构振动以及相关疲劳问题引起的故障在液体火

箭发动机的研制和使用过程中时有发生，如 J-2，Vul⁃
cain等发动机研制过程中，其涡轮叶盘均曾因异常振

动导致过裂纹问题。因此，研究叶盘结构的振动特

性及其疲劳问题一直是液体火箭发动机研究、设计

和使用中的关键问题。

在叶盘结构振动特性分析中，早期由于轮盘刚

度较大，且叶片与轮盘多采用榫接，因此通常将叶片

和轮盘作为两个部件单独进行研究。随着现代液体

火箭发动机性能及加工工艺的提升，发动机中广泛

地使用了整体叶盘结构形式，这时叶片和轮盘的耦

合振动越来越明显，必须将叶盘作为整体来进行分

析［4］。20世纪 60年代人们开始研究柔性轮盘和叶片

的耦合振动问题，Carta曾用柔性轮盘-叶片系统的固

有振动模态进行涡轮发动机转子的颤振稳定性分

析。1973年 Chivens着重考察了轮盘的柔性对转子

共振频率的影响，证明轴的横向振动只与轮盘的一

节径相耦合。2001年张锦等［5］对叶-盘耦合系统振动

模态分析理论和数值方法进行了深入研究。2017年
王建军等［4］对叶盘结构在谐调和失谐情况下响应分

析的理论方法和应用进行了系统的阐述。2018年徐

自力等［6］对叶片结构强度和振动理论、数值计算和试

验测量等方面进行了全方位的研究，并分别基于能

量法和振动响应对叶盘“三重点”共振理论进行了详

细推导。

音叉式涡轮叶盘结构作为一种特定的涡轮转子

结构形式，在液体火箭发动机涡轮泵系统中较为多

见。相比传统两级盘结构，使用该“音叉”结构可以

减少一级涡轮盘，从而简化结构、减轻质量。本文以

发动机涡轮泵音叉式涡轮转子盘轴裂纹故障问题为

背景，借助数值仿真和试验研究手段，对其结构振动

特性进行了详细研究。结果表明工作状态下涡轮叶

盘二节径特性与故障振动特性吻合，且涡轮流场通

道内分频幅值最大压力脉动对应涡轮转子 2节径前

行波振动，分析确定涡轮叶盘二节径振动是故障产

生的主要原因。

2 轮盘节径型振动与行波

具有中心轴类圆盘结构通常存在节圆型（伞

形）、节径型（扇形）和节圆节径复合型几种固有振

型。当轮盘发生节径型振动时，节线相对于轮盘即

可能处于静止状态，也可能处于转动状态［5］。

节线相对轮盘静止的节径型振动，可以看成是

由正、反两方向的两个形状相同的余弦波叠加而成。

这一对旋转方向相反的波分别是前行波和后行波。

轮盘振动各点的位移可表示为

X ( r,θ,t ) = A ( r )cos nθ cosωt （1）
由于节线上的位移为零，故可得

nθ = π2 i等价于 θ = π
2n i （2）

式中 i为任意正整数。可见节线位置与时间 t无

关，即节线相对于盘的位置是不变的。

X ( r，θ，t) = A ( )r2 {cos (nθ - ωt) + cos (nθ + ωt)}（3）
这两个行波的频率均与原振动相同，振幅为原

振动的一半。式中 A（r）是振幅，是半径 r的函数。θ

是盘上的位置角，n是节径数，ω是轮盘的固有频率，t

是时间。

对于旋转轮盘，行波的绝对速度应叠加上轮盘

的角速度，两行波的速度不再相等，与转速同向的为

前行波，相反的为后行波。当一个振型转过时，从静

坐标上可测到前、后行波振动的振动频率，盘前、后

行波的频率分别为 ff和 fb。ff和 fb可写成

f f = fd + nN, fb = fd - nN （4）
式中 fd为盘的固有频率，N为盘的转速（1/s）。需

要说明的是，工作状态下压气机、涡轮等旋转机械轮

盘的一个行波振动可能在气流的耦合作用逐渐衰

减，故实际工程中两个行波常常单独出现［5，7-10］，这种

情况下振动节线相对于轮盘处于转动状态。

就振型而言，轮盘节径型振动的位移是沿对称

轴的方向，盘轴向中间平面的轴向位移可按正则振

型展开为无穷级数，重根频率下，有两个振型，相差

90°/n［6］。需要说明的是：轮盘的一节径模态是一种非

平衡模态，此时轮盘上存在的不平衡弯矩和剪力必

须由轴来平衡，因此此条件下盘轴之间形成强烈的

耦合作用。其他节径的模态是动态自平衡的，因而

不会与轴发生显著耦合作用［4］。理论上其结构振动

信号也难以通过转轴向壳体外部传递。

3 结构与故障特征

3.1 音叉式涡轮转子结构

如图 1所示为音叉式涡轮转子结构示意图：转子

左端（泵端）安装诱导轮、离心轮、轴承、弹支等结构，

工作在低温环境。右端为音叉式涡轮叶盘结构，盘-
轴一体加工成型，工作时上游高温、高压燃气经 S1喷
嘴叶片膨胀加速至超声速，带动 R1一级涡轮动叶、

R2二级涡轮动叶旋转做功，S2，OGV分别为级间导叶

和出口导叶。
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结构上该转子具有以下特点：（1）采用音叉式结

构，一级轮盘需承载两级涡轮叶片，叶盘连接呈悬臂

状态，在离心载荷和热载荷的作用下易造成音叉前

端、后端以及级间圆角位置出现应力集中现象。（2）
叶片-盘-轴采用一体成型方案，涡轮叶盘只存在很

小的结构阻尼［8-9］。（3）叶片高度不大，展弦比小，且叶

片顶端整圈带冠，叶片整体刚性较强。（4）受盘轴形

式及使用结构限制，盘-轴根部形成过渡圆角，该部

位圆角较小易于产生应力集中。

3.2 故障特征

以某台次发动机试车为例，本次试车为本台次

发动机的首次校准试车，试车时长 100s。试车考核

过程中，涡轮泵壳体振动加速度测点频域信号，如

图 2，3所示。在起动约 15s时刻 4倍频、5倍频（转子

转频 300Hz）附近出现异常频率成分，下文分别称该

异常频率为 4倍频伴随频率、5倍频伴随频率，用

Adf4X，Adf5X表示。且在试车过程后半段（约 65s时刻

开始）存在小幅下降现象，该现象持续至 100s时刻发

动机关机。2000Hz以上频率中未发现异常信号。

试车考核后对该涡轮泵进行分解检查，发现涡

轮转子盘-轴结合部位圆角周向位置出现整周裂纹，

裂纹位置如图 4所示。断口失效分析显示，源区位于

表面，为多源起裂，裂纹扩展区可见明显的疲劳条

带，未见材料组织缺陷。另经结构静强度分析，本台

次状态转子盘轴结合处静应力显著低于音叉部位圆

角处静应力，且静应力水平低于材料屈服强度极限。

为分析引起结构破坏的交变应力来源，下文对涡轮

叶盘结构振动特性进行了详细研究。

4 涡轮叶盘振动特性

涡轮叶盘的振动特性包括固有频率、模态、阻尼

比、振动应力分布等。

4.1 模态计算

通过有限元计算，可得到自由状态（常温、非转

动）及工作状态下叶盘的固有模态。通过重点分析

工作状态下模态振型，确定振动应力分布，进而判断

造成盘-轴根部圆角裂纹问题的原因。如图 5所示为

涡轮转子的全周有限元模型示意图，模型基于 AN⁃
SYS有限元平台建立，使用六面体进行网格划分，并

对盘轴根部连接位置做加密处理。材料物性参数参

照航空材料手册［11］设定。

由于涡轮盘有两排涡轮叶片，可将固有模态分

Fig. 1 Structure of tuning fork turbine blisk

Fig. 2 Typical vibration signal

Fig. 3 Vibration signal of Adf4X and Adf5X

Fig. 4 Crack position of the rotor
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为同向摆动、反向摆动及单排叶片摆动三种类型。

从计算结果来看，由于叶片顶端整圈带冠增强了叶

片刚性，叶片固有频率较高。此时轮盘的刚性相对

较小，所关注频率范围均以轮盘的节径（用 ND表

示）、节圆（用 NC表示）振型为主导。转子自由状态

下具体模态振型和频率如图 6~8所示。

工作状态下，需考虑温度、转速、支承及轴系其

他零组件的影响，通过计算可获得转子轴系固有频

率和振型，并可获得更为接近真实状态的转子模态

应力分布。

从频率上看，工作状态下，涡轮盘二节径、一节

圆频率分别与异常信号频率十分接近，如表 1所示。

从模态应力分布来看，二节径和一节圆的最大

主应力在盘轴根部和音叉根部都很大，三节径及以

上节径型振动的振动应力则主要影响涡轮盘上部音

叉圆角，如图 9所示。

模态计算结果表明工作状态下转子二节径振动

频率、一节圆振动频率与异常振动信号频率较为接

近，且一节圆、二节径振型主要在盘轴根部引起交变

应力，计算与试验中予以重点分析。

4.2 模态试验

通过模态试验可获取涡轮转子模态振型、频率，

阻尼比等关键参数，其中模态阻尼比一般只能通过

试验得到。为验证模态计算结果的准确性，对自由

状态下转子进行了模态试验。同时为使相关振型模

态阻尼比更为接近转子工作时状态，还对处于涡轮

泵装配状态的涡轮转子进行了模态参数测量。

试验采用脉冲激励法（锤击法），固定测点与激励

点位置，采用三向加速度传感器，利用 LMS Test .Lad
试验分析软件进行数据采集，由激励力和响应信号

Fig. 5 Oscillating mode in the same direction

Fig. 7 Oscillating mode in opposite direction

Fig. 6 Oscillating mode in the same direction

Table 1 Modal in working state

Mode
2 ND
1 NC
3 ND

f/Hz
1228
1527
2415

Fig. 8 Single-row oscillating mode

Fig. 9 Stress contour at 2ND, 1NC and 3ND
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获得结构的频响函数，通过对频响函数识别得到结

构的模态振型、频率和阻尼比［3］。其中，频率和阻尼

比试验不确定度分别为 2%和 15%。

自由状态下，如表 2所示，涡轮盘节径型振动频

率计算与实测偏差量基本均在 2%以内，以此相互验

证了计算与试验的准确性。上述涡轮盘模态频率计

算值与实测值的偏差，主要由涡轮盘实际加工偏差、

试验系统的不确定度引起。节圆型振动实测频率值

偏大主要还与转子吊装方式有关。

装配状态下，如表 3所示，转子节径型振动模态

参数与自由状态下基本一致，不受装配状态影响，说

明该节径型振动是涡轮叶盘局部模态。其中，二节

径模态频率 1278Hz，阻尼比 0.004%，阻尼比较低。分

析其主要原因为：整体叶盘结构，盘-片制造加工成

一体，不再具有榫头-榫槽等分离界面的摩擦［4，7］，造

成模态阻尼比很低。一节圆振动则受装配附加质

量、弹性支撑及工作介质影响，装配状态下一节圆频

率下降为 1560Hz，模态阻尼比 ξ增加到 3%。

另对其他多台转子涡轮盘进行了阻尼比测量，

试 验 结 果 表 明 ，二 节 径 模 态 阻 尼 比 在 0.004%～

0.010%，阻尼比很小。该特点说明，涡轮叶盘节径型

振动在很小的激励条件下可能引起较大的振动，且

振动能量不易耗散。

4.3 振动数据分析

结合得到的模态计算和实验数据，对试车振动

特征进行更为详细的分析。

从异常振动信号的宏观现象来看，试车过程中

的频率下降，反映涡轮盘结构刚度减小，起始阶段主

要由轮盘温度升高使得材料弹性模量降低引起，后

半段则由结构裂纹发展引起。振动细节上，通过读

取 80~85s振动信号，经 FFT变换，可获取结构振动幅

频特性，由幅频特性曲线求解半功率点幅值方程，可

得到半功率带宽，进而近似得到系统模态阻尼比［6］。

通过上述分析，如图 10所示，Adf4X半功率带宽约

0.5~1Hz，模态阻尼比在 0.02%~0.04%，与实测转子涡

轮盘二节径阻尼比较为相近。Adf5X阻尼，1515Hz半
功率带宽约 1Hz，阻尼比约 0.03%。与实测一节圆阻

尼比 3%相差较大。

另外，整个试车过程时间范围内 Adf4X与 Adf5X频
率数值上相差一倍转速，认定异常振动信号应为涡

轮叶盘二节径振动频率，Adf5X频率为其调制信号。

4.4 动态测试

涡轮泵中涡轮的工质来自燃气发生器，涡轮入

口的燃气压力脉动，及涡轮转子运动产生的流场的

不同频率的周期性脉动，可能对转子结构形成共振

激励［12-15］。为进一步判断振动信号来源［16］，故需对涡

轮流场与结构振动特性的耦合作用做进一步分析。

（1） 测试方案

针对上述需求，在该试验中新增动态测点，布置

如图 11所示。其中，分别在喷嘴叶栅 S1前、喷嘴叶

栅 S1后、二级动叶 R2后、出口导向叶片 OGV后各

Table 3 Modal in different assembly states

State

Free

Assembly

Mode
2 ND
1 NC
3 ND
2 ND
1 NC
3 ND

f/Hz
1278
2235
2505
1278
1560
2505

ξ/%
0.004
0.100
0.020
0.004
3.000
0.020

Fig. 10 Amplitude-frequency characteristics of Adf4X and

Adf5X

Table 2 Calculated and measured values of rotor free mode

Item
Calculated values/Hz
Measured values/Hz
Difference/%

1 ND
525
523
0.38

2 ND
1276
1278
0.15

1 NC
2178
2235
2.60

3 ND
2475
2505
1.20

4 ND
3768
3820
1.40
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设置 1个压力脉动测点分别用 Dpt1~4表示。在靠近

喷嘴处壳体外侧设置振动测点 Vat1。

其中喷嘴叶片前高频速变压力传感器 Dpt2，及
振动加速度传感器 Vat1设置位置如图 12所示。

（2） 试车数据分析

对压力测点脉动数据进行频谱分析，通过对比

压力、振动数据的频率值和脉动幅值可知，如图 13，
图 14所示，试车从启动至约 20s时刻，流场内压力脉

动未发现二节径振动相关频率。图 15显示，从 20s时
刻至 40s时刻，压力脉动幅值和振动幅值同步呈指数

增长至相对稳定，被测涡轮转子流场通道内，分频幅

值最大压力脉动对应涡轮转子 2节径前行波振动，幅

值约为 11kPa，且二节径压力脉动在一级动叶前最

强，二级动叶后、涡轮出口成比例降低，推测与气流

速度相关。试验测量中，未监测到 2节径后行波振

动。测点 Dpt1脉动信号中未发现上述频率成分，振

动的产生基本可排除上游燃气的影响。

试验中二节径压力脉动信号均与二节径振动信

号完全对应，如图 16所示。压力信号与振动信号“同

源”。认定工作中涡轮叶盘结构发生了二节径振动。

另按“三重点”共振理论分析，并绘制涡轮叶盘

二节径振动坎贝尔（Campbell）图，如图 17所示，涡轮

叶盘 2~5节径的坎贝尔图上没有激励阶次 K等于节

径数 ND的交点，即不存在通常意义下的叶-盘耦合

共振。

需要说明的是，上述动态测试工作并未对工作

状态下涡轮叶盘结构振动进行直接测量［16］，对工作

状态下转子结构振动特性的研究仍有所欠缺。因

Fig. 12 Measuring device

Fig. 13 Pulsating pressure of Dpt2

Fig. 14 Vibration acceleration of Vat1

Fig. 15 Pulsating pressure and vibration acceleration of

2ND forward wave

Fig. 11 Schematic diagram of dynamic measuring

Fig. 16 2 ND forward wave frequency of Vat1 and Dpt2
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此，后续将在涡轮盘结构振动的应力、应变测量，燃

气参数与叶盘振动耦合作用方面做持续研究工作，

以进一步阐明该涡轮转子二节径振动产生机理。

5 结 论

本文通过研究，得到如下结论：

（1）整体叶盘结构节径型振动阻尼比很低，易于

在激励条件下引起较大的振动，造成结构破坏。

（2）音叉式涡轮盘节径型振动，一般低节径最大

振动应力位于盘轴根部位置。高节径数振动，最大

振动应力主要影响音叉部位圆角。

（3）由于高温、高压环境，当难以对叶盘结构振

动进行应力、应变等直接测量时，可通过增设高频压

力脉动测点间接获得结构振动信息。

（4）在涡轮流场内监测到与叶盘振动相关的二

节径前行波频率，未监测到二节径后行波频率，推断

后行波振动受气流阻尼作用衰减。
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