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离心泵转子动力学模型中流体力的简化
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摘 要：采用叶轮流体力的简化方式可以提高离心泵流体激励诱发振动的计算的准确程度。根据达朗伯原理对试

验台架建立了包含离心泵基座的四圆盘三轴段转子动力学模型；将流体力分别简化为叶轮内20 %流体质量、40 %流体

质量、CFD集中力与力矩，采用Newmark—隐式算法对转子动力学模型进行瞬态响应分析。结果表明，将叶轮上流体

力简化为CFD；所得集中力与力矩时；可有效得出离心泵运转过程中流体激励所诱发的基座振动。而所获得的基座振

动位移与加速度幅值均远大于将流体力简化为叶轮内20 %或40 %流体质量所获得的基座振动数值。另一方面，将流

体力简化为叶轮内40 %流体质量所获得的基座振动大于简化为叶轮内20 %流体质量所获得的基座振动。
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AbstractAbstract : Simplification of the fluid force applied on impeller can significantly raise the accuracy of computation of

centrifugal pump vibration incited by the fluid. In this paper, a rotor dynamic model including four discs, three shaft sections

and a pump base is built for the workbench based on D'Alembert principle. Then fluid force on the impeller is simplified as

20 % fluid weight in impeller, 40 % fluid weight in impeller, and a concentrated force as well as a torque by CFD

respectively. Finally, the transient response analysis is carried out by Newmark- implicit algorithm. The result shows that the

base vibration incited by the fluid force during centrifugal pump operation can be effectively gained by simplifying the fluid

force on the impeller to a concentrated force and a torque, and the amplitudes of acceleration and displacement of the base

vibration by simplifying the fluid force to concentrated force and torque are much larger than those by simplifying the fluid

force as 20 % and 40 % fluid weight in the impeller respectively. Also, the acceleration and displacement amplitudes by

40 % fluid weight in the impeller are larger than those by 20 % fluid weight in the impeller.

Key wordsKey words : vibration and wave ; centrifugal pump ; vibration incited by fliud ; rotordynamics ; Newmark- β implicit

algorithms

流体激励力是离心泵振动的主要原因之一，由

于离心泵的叶轮与转轴—轴承—基座连接于一体，
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流体激励诱发其转子系统振动的机理也相对复

杂 [1—4]。

在叶轮机械转子动力学建模中，通常不考虑流

体激励的实际过程，而将流体对叶轮的激励力简化

为叶轮的附加质量，该附加质量为叶轮内所包含流

体20 %～40 %的质量，而后计算此转子模型其它外

激励作用下的振动情况或临界转速 [5, 6]。这种方法
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可以不用计算真实的流体激励力，而只需从结构力

学的角度考虑系统的振动特性，因此工程中得到了

广泛的应用 [7]。

随着CFD计算的发展，计算轴系转动过程中离

心泵叶轮所受到的流体力成为可能 [8—13]。

已有将叶轮表面所受分布流体力积分成叶轮轴

向与径向的集中力与集中力矩的研究 [14, 15]，但还没

有将所得轴向与径向集中力作为外激励作用于转子

动力学模型并计算转子振动，更没有对这几种流体

激励力处理方式所得结果进行对比，因而，也无法确

定采用何种流体激励力处理方式才可得更加理想结

果。

鉴于以上原因，本文将建立包含离心泵叶轮—

转轴—轴承—基础的转子动力学模型，对以上流体

激励力处理方式进行对比分析研究。

11 离心泵转子试验台架

本文的研究对象为一单级单吸含六个扭曲叶片

的离心泵，叶轮直径为 172 mm，其额定工况下比转

速为139，额度转速为2 930 r/min（48.83 Hz），额定流

量为100 t/h。

建立了离心泵转子试验平台，离心泵系统安装

情况如图1所示，垂直于离心泵机架方向为图中的+

X向。

图 1 离心泵安装示意图

电机通过非接触式电磁联轴器带动模拟轴系

（模拟实际电机离心泵安装情况）与离心泵叶轮转

动，离心泵通过管道吸入水并将水送回到水箱中；

模拟轴系与支架之间采用滚动轴承连接；离心

泵、模拟轴系与电机安装与同一机架上，机架通过八

个隔振器安装于刚性基础上；

离心泵进出口通过波纹管与管道相连接以隔离

管道振动，从而使电机—模拟轴系—离心泵—机架

成为一个独立的振动系统；

电磁联轴器的作用是仅传递扭矩而消除电机转

轴与模拟轴系不对中引起的系统振动；通过动平衡

技术减小了电机主轴的质量不平衡。

22 转子模型的简化

如图2所示为电磁联轴器—模拟轴系—支撑—

离心泵—基础系统的剖视图。依据其实际结构建立

了包含基座的四圆盘三轴段转子动力学模型。

图 2 轴系对称平面的半剖视图

由于电磁联轴器、叶轮的直径远大于转轴直径，

因此在进行模化时将其考虑成为质量圆盘；同时将

轴承与转轴自身也简化成为轴承处的两个圆盘；

转子与支架之间采用滚珠轴承连接，由于滚珠

轴承阻尼较小，因此将其直接简化成为弹簧，同时由

于隔振器阻尼较小，也忽略其阻尼作用；

支架、蜗壳、电机、电机与支架共同机架则简化

成为转子—轴承系统的基座并用质量块代替，隔振

器也简化成为弹簧并将基座与刚性基础相连接；

建模时，忽略转子的扭转振动和剪切效应，仅研

究转子的弯曲振动。

根据如图2中所示结构建立了包含基础的四圆

盘三轴段的转子动力学模型，由于以+X向的转子模

型进行流体力简化方式的研究；简化所得+X向转子

模型如图 3中所示，其中圆盘 4对应叶轮，表 1、2中

表 1 转子模型中轴段参数

轴段

1

2

3

轴段长度 Li /m

0.127

0.389

0.234

刚度外径/m

0.055

0.055

0.038

抗弯刚度EI /Pa.m4

92 531.134

92 531.134

21 084.898

常数/fi

5.94 E-07

5.94 E-07

1.80 E-06

材料

钢

钢

钢

78
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分别列出了转子模型中轴段、圆盘与基座的具体参

数。

基于达朗伯原理建立了转子动力学方程如式

（1）所示

MẌ +KX =F （1）

式中XX为如图3（a）所示振动系统的自由度向量，MM

与KK分别为其质量矩阵与刚度矩阵，FF为激励力向

量。

XX、FF、MM与KK的具体形式为

X = [ ]x1 θ1 x2 θ2 x3 θ3 x4 θ4 x0
T

F = [ ]0 0 Fx2 0 Fx3 0 Fx4 Mx4 Fx5
T

XX向量中xi、Ɵi分别圆盘 i的位移与绕XX轴转角；

FF向量中FFx4、MMx4分别为叶轮上流体力与力矩；MM矩

阵中 mi、Ji分别为圆盘 i 的质量与绕径向的转动惯

量，m0为基础的质量，包含了；KK矩阵中，fi = li
Ei Ii

，

li为轴段 i的长度，kx0为八个隔振器的并联刚度，kx2

与kx3为轴承的支撑刚度。
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模型中轴承的支撑刚度 kx2与 kx3采用在轴系上

轴承附加的增加配重，并测试附加配重前后轴承处

轴系振动位移的变化量计算得出，测得电磁联轴器

端轴承刚度为 7.50×106 N/m，叶轮端轴承刚度为

4.01×106 N/m。如图 4所示为轴承刚度测试传感器

布置图。

图 4 轴承刚度测试传感器布置

测得联轴器端轴承刚度约等于两倍叶轮端轴承

刚度，这与离心泵端采用了一个轴承、联轴器端采用

了两个轴承的实际结构相符。

模型中其余参数均根据轴系的实际质量、转动

惯量与结构尺寸得出。

33 离心泵叶轮流体力的分析

运用Por-E建立离心泵内各流体域模型，包括离

心泵进口流域、叶轮内流域、蜗壳内流域、平衡室流

域、叶轮前盖板与蜗壳间隙流域（包括泄漏环处间

隙）、叶轮后盖板与蜗壳间隙流域与蜗壳出口延长段

流域共七个流体域。

各流域网格划分均采用 ICEM完成，所划分网

格均为六面体，而后将各流域网格导入CFX中通过

interface界面连接为一个整体。

计算时进口边界条件为静压3 871 Pa（亦即395

mm水柱），出口边界条件设置为流量，湍流模式了

采用SST模式。

采用基于有限体积法的CFX首先对离心泵内

a）+X向转子模型 b）圆盘 c）基础 d）轴段

图 3 转子模型的简化

表 2 转子模型中圆盘与基座参数

质量块

质量Mi /kg

圆盘半径/m

径向转动惯量 /kgm2

圆盘 1

5.608

0.055

0.006

圆盘 2

4.393

0.025

0.053

圆盘 3

4.337

0.023

0.046

圆盘 4含水

5.119

0.086

0.014

圆盘 4不含水

4.416

0.086

0.011

基座

419.116

Null

Null

离心泵转子动力学模型中流体力的简化 79
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流场进行稳态分析，而后将稳态分析结果作为瞬态

分析初始值，以叶轮每转动2度为一个时间步，运用

CFX分析了离心泵按照额定工况运转一周过程内

180个时间步的瞬态流场。

最终由计算所得叶轮各表面的流体力，积分得

出叶轮转动一周过程中空间三个方向上的流体集中

力与集中力矩，积分可直接在CFX中完成，其中叶

轮+X向流体集中力与绕Y轴的集中力矩如图5中所

示，各方向定义如图1、2中所示。

文献 [14、15]中对本文中叶轮所受流体力计算

过程与结果正确性的验证有更详细描述。

44 不同流体力处理方式振动的对比

44..11 转子动力学模型瞬态响应分析方法

根据所建立的转子动力学模型，将叶轮上流体

力分别简化为20 %叶轮内水质量、40 %叶轮内水质

量，以及CFD所获得流体集中力与力矩三种处理方

式，对模型进行瞬态响应分析。

瞬态响应分析时，在圆盘 3上增加了初始相位

为0，幅值与+X向流体力最大幅值相同的正弦激励，

激励频率为叶轮的转动频率。

前两种流体力的处理方式是将其作为模型的附

加质量，即在式（1）所示转子动力学模型中增大M4，

第三种方式则是将流体力作为模型的激励进行分

析，该激励作用于圆盘 4上，与圆盘 3上正弦激励力

共同作用于转子模型上。

叶轮中水的质量为0.7 kg，在三种处理方式中均

保留了绕X轴流体集中力矩。

采用Matlab编译的Newmark- β 隐式算法对转

子动力学方程进行了瞬态响应求解。通过激振力延

拓的方式对转子模型重复加载，共计算了叶轮转动

100圈过程中共 18 000个时间步过程中系统的振动

响应。

采用CFD所获得流体力对转子模型进行加载

时方式如下：以10 s作为第一个载荷步的加载时间，

并保持该载荷5 s，而后再以CFD计算中所使用时间

步长循环加载+X向集中力、绕Y轴集中力矩以及正

弦激励。

采用这种加载方式是为了降低CFD所得第一

个时间步流体力阶跃效应的响应频率，而后运用

Buttworth六阶滤波器滤出了 10 Hz以下的信号，则

可以消除第一个时间步阶跃激励的影响。第一个时

间步流体力数值不为零，零时间直接加载相当于 1

阶跃激励，因转子模型中未加入阻尼的作用，该阶跃

响应将一直存在，因此需进行高通滤波处理。
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a）叶轮+X方向流体集中力与功率谱 b) 叶轮绕Y轴的流体集中力矩与功率谱

图 5 离心泵叶轮流体力的计算结果
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44..22 转子模型的验证

通过试验测试所得离心泵运转过程中支架上的

振动信号，对比转子模型瞬态响应分析中基座的振

动信号，以验证转子模型的正确性。

振动测点布置如图 4中测点 1、2、3、4所示。对

测得结果进行了算术平均。

对转子模型进行瞬态响应分析的方法如上所

述，但圆盘3上+X向激振力幅值设为0，以模拟离心

泵轴系的实际工作情况。

如图 6所示即为离心泵运转 5 min内基座振动

位移与加速度测试结果的算术平均，对比计算所得

基座振动位移与振动加速度的时域与频域波形。

从图中可以看出计算所得振动位移幅值虽然小

于测试振动位移，但二者时域波形形状基本一致，频

域最大峰值均出现于 48.8 Hz处，且幅值接近；振动

加速度时域波形幅值相近，最大峰值均出现于244.2

Hz处（5倍转频），因此可认为所建立的转子动力学

模型是有效的。

计算结果与测试结果误差的主要原因一是未计

入轴系自身不平衡所诱发的振动；二是忽略了电机

传递至支架上的振动，但所建立的模型在分析不同

流体力处理方式仍将是有效的。

44..33 不同流体力处理方式分析结果对比

以所建立转子模型中基础的振动对流体力以上

三种处理方式进行对比分析。

如图7所示为圆盘3上作用幅值与+X向流体力

最大幅值相同的正弦激励时，三种不同流体力处理

方式下最后3个周期转子模型中基座的振动位移与

加速度，以及20个周期基座振动位移与加速度的功

率谱。

从振动位移时域图与功率谱中可以看出，将流

体激励力简化为20 %或40 %叶轮中水的质量，并以

其作为附加质量作用于叶轮上时，所得到的振动位

移幅值明显小于采用CFD所得流体力作用于叶轮

上所得到的振动位移幅值。

以 20 %叶轮中水质量作为附加质量时的基座

振动位移幅值小于以 40 %叶轮中水质量作为附加

质量时的基座振动位移。

三种处理方式振动位移功率谱最大峰值均出现

于离心泵转频 48.8 Hz处；与转频处峰值相比，离心

泵叶频处的峰值并不明显。

从振动加速度时域图与功率谱中可以看出，将

流体激励力简化 20 %或 40 %叶轮中水质量的附加

质量时，基座振动加速幅值也均小于CFD流体力所

获得的基座振动加速度幅值，且其对比结果比振动

位移更加明显；

以 20 %叶轮中水质量作为附加质量时的基座

振动加速度幅值也小于以 40 %叶轮中水质量作为

附加质量时的基座振动加速度；

a）振动位移时域 b）振动位移幅值谱 c）振动加速度时域 d）振动加速度幅值谱

图 6 测试与计算所得基础振动对比

a）振动位移 b）振动位移功率谱 c）振动加速度 d）振动加速度功率谱

图 7 流体激励力不同处理方式基础响应对比
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将流体力简化为附加质量时，在叶轮转频外激

励作用下，其振动加速度功率谱最大峰值位于叶轮

转频处，但峰值相对较小，而CFD流体力作用下基

座振动加速度功率谱最大峰值则位于5倍转频处。

出现 5倍转频是因为CFD所得叶轮+X方向流

体集中力与绕Y轴的集中力矩存在 5倍转频分量，

而在该频率处出现峰值原因可作为进一步研究的内

容。

55 结 语

从以上对比分析结果可以得出如下结论：

(1) 将叶轮上流体力简化为CFD所得集中力与

力矩可有效得出离心泵运转过程中流体激励所诱发

的基座振动；

(2) 将流体力简化为CFD所得叶轮上集中力与

力矩所获得的离心泵基座振动位移与加速度幅值均

远大于将流体力简化为叶轮内 20 %或 40 %流体质

量所获得的基座振动；

(3) 将流体力简化为叶轮内 40 %流体质量所获

得的离心泵基座振动大于简化为叶轮内 20 %流体

质量所获得的基座振动；

(4) 所建立的含离心泵基座的转子动力学模型

是有效可靠的；所建立的离心泵试验台架能够有效

验证对比不同流体力简化方式的准确性；

(5) 采用更加准确的轴承刚度测试方法，考虑陀

螺力矩效应将能够使计算计算结果更接近于真实

值；可通过以上研究方法对其它方向流体力简化方

式进行验证。
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（3）该方法得到的作用力与系统的振幅和质量

成正比，便于利用较小的反馈作用力，达到线性系统

反馈混沌化的目的；

（4）实现在线性隔振系统中出现持续的混沌运

动，从而具备工程应用条件。
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