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力平衡补偿器径向刚度建模与试验研究
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摘要：【目的】 针对大推力液体火箭发动机试验中力平衡补偿器力学特性难以精准识别的问题，以 DN500 力平

衡补偿器为对象，研究其在不同工况下的径向刚度特性。【方法】 首先，基于曲杆模型和能量法，建立单层 U形波纹管

径向刚度的机制模型，并分析其受载变形规律；其次，采用 Ansys软件建立补偿器整体有限元模型，模拟其在内部充压

（0~1.2 MPa）及终端加载工况下的力学响应；然后，设计并搭建专用的力学特性试验装置，通过液氮增压模拟真实工况，

对补偿器进行加载测试；最后，结合有限元分析与试验结果，对刚度模型中的修正系数进行标定。【结果】研究结果表

明，初始状态下，补偿器整体因重力下沉，随终端载荷增大，位置逐渐上移且内部变形减小；当内部充压为 0~1.0 MPa时，

补偿器的终端径向刚度由 55.03 N/mm 线性减小至 15.07 N/mm（有限元分析值），试验值则由 63.49 N/mm 线性减小至

20.17 N/mm，两者趋势高度吻合。所构建的刚度模型与修正系数能有效预测补偿器的径向刚度，可为同类补偿器的结构

优化设计及推力修正提供参考。
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0　引言

大推力液体火箭是航天领域的关键运载工具。

中国“八年九机”计划明确提出，研制以 500 t级液氧煤

油发动机和百吨级补燃循环液氧/液氢发动机为代表

的 9型泵压式液体火箭发动机，因此，具备精准矢量推

力识别能力的液体火箭发动机研究尤为重要。而在

大推力液体火箭发动机试验中，存在部分干扰结构，

影响矢量推力的精准识别。管路系统在飞机复杂、庞

大的各类系统中发挥着不可或缺的连接作用［1］，同时

在液体火箭发动机中也具有无可替代的重要性，其可

靠性至关重要［2］。发动机推进剂主管路会引起推力损

失，因此在泵前管与主管路间须设置波纹管补偿器作

为力分界面，并对其轴、径向刚度进行精准预测与识

别。基于此，本文以某型力平衡补偿器为研究对象，

从单层波纹管径向刚度机制模型出发，考虑多层材料

摩擦及弹塑性变形因素，构建仿真模型，搭建测试试

验台展开测试。

在补偿器中，波纹管有 U形、V形、S形、Ω形等波

形。按管壁层数可分为单层和多层波纹管。在总壁

厚相同的前提下，多层波纹管具有刚度小、补偿量大、

疲劳寿命长等优点［3］。应用于某型大推力液体火箭发

动机试验推进剂供应系统的DN500力平衡补偿器，内

含多层 U 形波纹管，主要用于管路连接及力平衡消

除。由于力平衡补偿器结构复杂、负载特性特殊，其

在内压及终端载荷下的总体力学特性难以精准把握；

然而，明确其力学特性是确保试车台数据准确、推力

补偿可靠的重要依据，良好的力学性能可提升测试管

路的稳定性、安全性和可靠性［4］。因此，有必要进一步

研究力平衡补偿器在工作状态下的力学特性，为其结

构设计及试车架推力修正提供依据。

近年来，不少研究者针对波纹管刚度方面做了较

多的研究工作。黄瀚林等［5］基于有限元计算值，对等

效厚度进行修正，引入刚度修正系数，提出一种采用

等效厚度的单层U形波纹管有限元模型分析多层U形

波纹管轴向刚度的方法。谈卓君等［6］使用单层等效厚

度计算波纹管轴向刚度，并以双层波纹管为例验证了

可行性。万宏强等［7］在低温环境下对U形波纹管轴向

刚度经验公式进行了修正，并通过有限元分析和试

验，验证了修正方法的正确性。刘达列等［8］利用Ansys

软件中的 Matrix27刚度单元模拟金属波纹管，建立了

简化有限元模型，分析了其轴向刚度和扭转刚度。李

志强等［9］对单、双层焊接金属波纹管进行分析，通过试

验测量了周期性载荷作用下的轴向刚度。王亚军
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等［10］通过设计轴向刚度试验，考虑了无内压和充压

0. 5 MPa状态下的拉伸、压缩工况，获得了不同规格的

2种金属软管试验件的刚度曲线。魏鲲鹏等［11］对碳纤

维波纹管渐变铺层进行研究，采用轴向施力法测量静

态弯曲刚度，建立有限元模型，计算线性与几何非线性

下的弯曲刚度，并模拟不同铺层的影响。也有一些学

者推导了波纹管刚度的经验公式，如，黄黔等［12-13］推导

的U形波纹管刚度的经验公式，在国际普遍接受、使用

的 Expansion Joint Manufacturers Association（EJMA）

标准［14］中提出了一些波纹管刚度的近似计算公式。还

有一些学者得出“内部压力为P的波纹管可以等效为等

效压力 fP下的静不定梁”这一结论［15-16］。

本文以DN500力平衡补偿器为研究对象，针对其

在常温常压、常温充压及终端加载等模拟工况下的力

学特性开展研究。首先，构建波纹管机制模型，探究

单层单波、单层多波波纹管的径向刚度及变形规律；

其次，按“单波波纹管→多波波纹管→补偿器整体”的

顺序进行有限元分析，揭示其力学特性；最后，设计补

偿器力学特性试验，通过增压装置、刚度测量系统和

位移测量系统的校核，实现对补偿器力学特性的测试

功能。研究结果为 DN500 力平衡补偿器在内压及终

端加载环境下的径向刚度精准预测提供了试验数据

支撑，为后续补偿器设计与应用提供参考。

1　U形波纹管机制模型的构建

1. 1　U形波纹管径向刚度表达式

波纹管刚度定义为广义作用力与该力作用下引

起的广义位移之比，通常用字母 K表示。图 1 所示为

波纹管径向刚度定义示意图。当应力和变形均在弹

性范围内时，保持一端固定，另一端施加竖向载荷，径

向刚度K的表达式为

K = Fs
xe

（1）

式中，Fs为静载荷；xe为在载荷方向上的弹性变形。

1. 2　基于曲杆模型的单层U形波纹管径向刚度经验

公式的推导

图 2 所示为波纹管模型。将半个波峰、半个波谷

和连接直边简化为曲杆模型，边界条件为一端施加径

向力和弯矩，另一端固定，如图 3 所示。该模型常用

于波纹管轴向刚度计算，EJMA 标准中的轴向刚度计

算公式也是基于此模型建立并修正的。目前，对波纹

管径向刚度的研究还比较少。

本文采用截面法、能量法、卡氏第二定理及悬臂梁

公式推导单层U形波纹管径向刚度经验公式。图3中，

r1为波峰曲率半径；r2为波谷曲率半径；dm 为波纹管直

径；t为波纹管壁厚；a为波峰、波谷连接直边长度；E为

波纹管材料的弹性模量。

AB 段上各点的弯矩MAB (θ )、BC 段上各点的弯矩

MBC、CD段上各点的弯矩MCD ( β ) 分别为

MAB (θ ) = Ma - Fr1cos θ
MBC = Ma - Fr1
MCD ( β ) = Ma - F [ r1 + r2 (1 - sin β ) ]

（2）

式中，θ为 AB段上的所求点与 B点之间的弧对应的夹

角；β为 CD 段上的所求点与 D 点之间的弧对应的夹

角；Ma为A点处的外力矩；F为A点处的外力。

系统应变能的计算式为

U = 1
2 ∫M 2

EJ dl （3）

式中，M为 AB、BC 和 CD 段上各点的弯矩；l为被积弧

长；J 为截面的惯性矩。对于欧拉梁，忽略其剪切应

变能。

由卡氏第二定理，将式（3）代入，可得 A点的角位

移 θa为

θa = ∂U
∂Ma

= ∫ MEJ ∂M
∂Ma

dl （4）

图1　波纹管径向刚度定义示意图

Fig. 1　Schematic diagram of the radial stiffness definition of the 

bellow

图2　U 形波纹管结构模型

Fig. 2　U-shaped bellows structural model

图3　波纹管半波曲杆力学模型

Fig. 3　Half-corrugated curved rod mechanical model of the bellow
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又因为
∂MAB∂Ma

= ∂MBC∂Ma
= ∂MCD∂Ma

= ∂M
∂Ma

= 1，且 A 点

的角位移为0，因此
∂U
∂Ma

= ∫ MEJ dl = 0 （5）

联立式（2）、式（5），可求得

Ma = FI （6）

式中，I = r21 + π
2 r1r2 + ( π

2 - 1) r22 + r1a

a + π( r1 + r2 ) 。

再次运用卡氏第二定理，分别将 AB、BC 和 CD 段

的弯矩代入，则A点沿F方向的位移 δa为

δa = ∂U
∂F = ∫ MEJ ∂M

∂F dl （7）

可得

δa = FC
EJ （8）

式 中 ，C = π
2 r1 I 2 + π

2 r2 I 2 + aI 2 - r21 I - π
2 r1r2 I- π

2 r22 I +
r22 I - r1aI。

波纹管单个完整波峰（谷）的位移量为

x = 2δa （9）

根据式（1），联立式（8）、式（9）可得波纹管单波径

向刚度为

Kd = F
x = EJ

2C （10）

又因为曲杆平均截面惯性矩为

dJ = 1
12 t3dy （11）

其中，

dy = dm2 dα （12）

式中，dα为用于计算波纹管曲杆模型截面惯性矩的角

度微元。则截面的惯性矩为

J = π
12 dm t3 （13）

联立式（10）、式（13），可得单波波纹管的径向刚

度为

Kd = πEdm t324C （14）

若波数为 n的悬臂波纹管的端部受到与波纹管轴

线垂直的力Q，则当波纹管沿力的方向变形较小时，可

以按照悬臂梁的端部位移公式计算梁端部的位移，计

算式为

yb = QL3a3B （15）

式中，yb 为波数为 n的悬臂波纹管的管端沿力Q方向

的位移；La为波纹管的轴向长度。B的计算式为

B = 2CtLa
EJn （16）

1. 3　充压波纹管模型的构建

根据HUO等［17］的研究，内部压力为P的波纹管可

以等效为等效压力 fP下的静不定梁。图 4所示为波纹

管的等效静不定梁。图 4 中，fP、FPx、MP,L的计算式分

别为

fP = πd2mφP4L （17）

FPx = fP L2 （18）

MP,L = fP L2

12 （19）

式中，φ为旋转角度；L为波纹管长度；FPx为附加的侧

向力；MP，L为弯矩。

1. 4　波纹管受载形变分析

图 5（a）所示为多段波纹管未受径向载荷时的模

型，波纹管上半部分的波峰（例如由环板 A1B1、环壳

B1C1 及环板 C1D1 形成的左端第 1 个波峰）在受载前，

环板 A1B1 与C1D1 平行；波纹管上半部分的波谷（例如

由环板C1D1、环壳D1E1 及环板E1F1 形成的左端第 1个

波谷）在受载前，环板C1D1 与E1F1 平行。波纹管下半

部分的波峰、波谷与上半部分等同，即环板 A2B2 与
C2D2平行；环板C2D2与E2F2平行。

如图 5（b）所示，波纹管的边界条件为一端（右侧）

固定支撑；载荷输入为另一端（左侧）受到垂直于波纹

管轴线的竖直向上的径向载荷。图 5（c）、图 5（d）及

图 5（e）所示均为图 5（b）中所示的边界条件和载荷下

的变形情况。由图 5（c）可知，该段波纹管的变形情况

为：上、下两部分从右端至左端，波峰角度逐渐减小，

即环板A1B1 和C1D1 及环板A2B2 和C2D2 形成的角度逐

渐减小，也就是说，波峰部分的压缩量逐渐增加；波谷

角度逐渐增大，即环板 C1D1 和 E1F1 及环板 C2D2 和
E2F2 形成的角度逐渐增大，也就是说，波谷部分的拉

伸量逐渐增加。由图 5（d）可知，该段波纹管的变形情

况为：上、下两部分从右端至左端，波峰角度逐渐增

大，即环板 A1B1 和 C1D1 及环板 A2B2 和 C2D2 形成的角

度逐渐增大，也就是说，波峰部分的拉伸量逐渐增加；

波谷角度逐渐减小，即环板 C1D1 和 E1F1 及环板 C2D2

图4　充压波纹管等效静不定梁模型

Fig. 4　Equivalent statically indeterminate beam model of the 

pressurized bellow
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和 E2F2 形成的角度逐渐减小，也就是说，波谷部分的

压缩量逐渐增大。由图 5（e）可知，该段波纹管的变形

情况综合了图 5（c）、图 5（d）对应的波纹管的变形情

况，并且具有更加复杂的特征。

2　U形波纹管计算模型

本文研究的DN500力平衡补偿器中的波纹管由 3

层 06Cr19Ni10材料充压而成，06Cr19Ni10材料的力学

性能参数如表 1所示。在三维建模软件中对补偿器中

的单段U形波纹管构建模型，如图6所示。

为深入分析波纹管在补偿器中受到载荷时的力

学特性，首先对单段波纹管的力学特性进行有限元分

析。分析采用的位移边界条件为：波纹管的一端采用

固定约束，在另一端面施加远程力。单段波纹管的应

力、位移云图如图 7所示。由图 7可知，波纹管的最小

等效应力出现在管体中间端面（波峰和波谷交界面），

而最大等效应力出现在波段的波谷处；位移变形结果

为波纹管一侧受拉、一侧受压。波纹管通过自主辅助

进行力平衡补偿，通过上端受压而压缩、下端受拉而

膨胀进行位移补偿。

在对单段波纹管进行分析的基础上，对多段波纹

管的力学特性进行有限元分析，结果如图 8所示。由

图 8可知，多段波纹管的应力分布与单段波纹管的应力

分布相同，即在波纹管的波峰处应力小，在波纹管的波

谷处出现应力集中（主要分布在上、下两端的波谷上），

在波纹管的中段基本没有产生应力；多段波纹管的位

移变形趋势与单段波纹管的位移变形趋势相同，即

波纹管下端因受拉而膨胀，上端因受压而收缩。

（a）应力云图 （b）位移云图

图7　单段波纹管应力与位移云图

Fig. 7　Stress and displacement contour plots of the single-segment 

bellow

（a）环板、环壳无变形

（b）边界条件和载荷

（c）环板、环壳向内压缩 （d）环板、环壳向外拉伸

（e）环板、环壳向内、外压缩和拉伸

图5　多段波纹管受载变形模型

Fig. 5　Loaded deformation model of the multi-segment bellow

表1　06Cr19Ni10材料力学性能参数

Tab. 1　Mechanical performance parameters of the 06Cr19Ni10 

material

材料

06Cr19Ni10

温度/℃
20

密度/
（g/cm3）

7.93

泊松比

0.3

弹性模量/
MPa

1.95×105

屈服强度/
MPa

250

图6　3 层单段波纹管剖面结构模型

Fig. 6　Cross-section structural model of the 3-layer single-segment 

bellow
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3　补偿器计算模型

根据实际工况，补偿器的终端主要承受的外部载

荷是由液压泵提供的竖直向上的压力载荷，其作用面

在端部的法兰盘下端。同时，在实际工况中，常通过

充氮气向补偿器内腔充压，保证其内部受到均匀的压

力。根据实际工况，设置补偿器计算模型的约束与载

荷、位移条件。图9为补偿器整体模型图。

3. 1　整体位移分析

图 10 所示为补偿器在 0. 6 MPa 下的整体变形情

况。由图 10可知，初始状态下，补偿器受重力影响，两

段波纹管均向下弯曲，整体下沉，终端下沉量最大，从

前至后逐渐减小。随着终端加载，补偿器逐渐上移，

最终恢复平衡；同时，从终端向内部变形幅度递减，表

明重力影响逐渐被抵消。

3. 2　刚度分析

图11所示为DN500在不同充压下刚度的有限元分

析结果。通过对补偿器进行有限元分析可知，当补偿器

内部的充压分别为0. 2、0. 4、0. 6、0. 8、1. 0 MPa时，终端

刚度分别为 55. 03、48. 67、37. 46、26. 26、15. 07 N/mm。

当补偿器内部的充压在 0~1. 0 MPa范围内时，其总体

呈现随补偿器内部充压增大，终端刚度线性减小的趋

势。此外，当充压大于 1. 0 MPa时，终端载荷的增加量

较小，即终端刚度较小。

当终端位移为 0 mm时，随内压增大，终端载荷持

续上升。未充压时，补偿器因重力下沉，波纹管处于

放松状态；充压后，波纹管紧绷，下沉量增大，导致终

端下沉增量最大，需增大终端载荷才能恢复平衡。

当内部充压为 1. 2 MPa时，终端载荷微小增量即

可引起较大位移，即刚度很小。这是因为波纹管通过

波峰/波谷角度变化产生弹性力，抵消内压影响，维持

稳定。随着内压升高，终端载荷增量逐渐减小，刚度

下降，发挥补偿作用。

（a）应力云图

（b）位移云图
图8　多段波纹管应力与位移云图

Fig. 8　Stress and displacement contour plots of the multi-segment 

bellow

图9　DN500 力平衡补偿器整体结构模型

Fig. 9　Overall structural model of the DN500 force-balanced 

compensator

（a）初始状态

（b）中间状态

（c）最终状态

图10　0. 6 MPa充压下DN500补偿器整体变形云图

Fig. 10　Overall deformation contour plots of the DN500 

compensator under 0. 6 MPa pressure

图11　不同充压下DN500补偿器刚度变化曲线

Fig. 11　Stiffness variation curves of the DN500 compensator under 

different filling pressures
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4　试验

4. 1　试验原理及装置

试验装置如图 12所示。充压装置采用液氮增压/

泄压方式，模拟补偿器在 0~1. 2 MPa 内压工况；载荷

加载系统包含传感器和液压缸，对终端加载并测量力

值；终端径向位移测量装置采用激光位移传感器，获

取加载过程中的位移；整体变形测量装置通过位移传

感器扫描上、下表面轮廓，获得变形数据；前端位移监

测装置以激光打点测量终端法兰外表面，并通过四角

拉杆调节波纹段长度，保证变量一致性；游标卡尺测

量波纹段轴向变形；气压测量系统含压力变送器，监

控内部压强。

4. 2　试验方法

在使用氮气进行增压（0~1. 2 MPa）的工况下，采用

手动或自动的加载方式，对补偿器出口施加位移（0~

8 mm），测量反馈的力的大小，并对区域的应力值进行

测量，从而获取补偿器的力学特性。图 13 为试验流

程图。

4. 3　试验结果

图 14 所示为试验终端刚度的结果。通过对补偿

器的终端刚度测量数据进行计算可知，当补偿器内部

充压达到 0. 2 MPa时，其试验刚度为 63. 49 N/mm；当

补偿器内部充压达到 0. 4 MPa 时，其试验刚度为

56. 44 N/mm；当补偿器内部充压达到0. 6 MPa时，其试

验刚度为47. 09 N/mm；当补偿器内部充压达到0. 8 MPa

时，其试验刚度为 33. 52 N/mm；当补偿器内部充压达

到 1. 0 MPa时，其试验刚度为 20. 17 N/mm。当补偿器

内部的充压从 0 增至 1. 0 MPa 时，其终端刚度线性

降低。

波纹管的径向刚度 K可根据式（1）确定，其中，K
由 K1、K2 两部分构成，K = λ1K1 + λ2K2，式中，λ1 为 K1
的修正系数；λ2 为K2 的修正系数。由第 1. 2节中的式

（15）可计算出 K1，由第 1. 3 节中的式（17）、式（18）及

式（19）可计算出 K2。初步定义 λ1、λ2 均为 1，然后对

λ1、λ2 进行修正。当对补偿器充压 0. 2 MPa 时，λ1 为

1，λ2 为 4；当对补偿器充压 0. 4 MPa 时，λ1 为 1，λ2 为

8；当对补偿器充压 0. 6 MPa时，λ1为1，λ2为16；当对补

偿器充压0. 8 MPa时，λ1 为 1，λ2 为 32；当对补偿器充压

1. 0 MPa 时，λ1 为 1，λ2 为 64。综上所述，当对补偿器

充压分别为 0. 2、0. 4、0. 6、0. 8、1. 0 MPa时，λ1 的值均

为 1，λ2 的值为 2m，其中，当对补偿器充压 0. 2 MPa时，

m为 2；当对补偿器充压 0. 4 MPa时，m为 3；当对补偿

器充压 0. 6 MPa 时，m为 4；当对补偿器充压 0. 8 MPa

时，m为 5；当对补偿器充压 1. 0 MPa时，m为 6。补偿

图12　补偿器力学特性试验原理与装置

Fig. 12　Test principle and device for compensator mechanical properties

图14　不同充压下补偿器终端刚度测试曲线

Fig. 14　Test curves of compensator terminal stiffness under different 

filling pressures

图13　补偿器力学特性试验流程

Fig. 13　Test flow for compensator mechanical properties
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器径向刚度的理论值如表2所示。

图 15为刚度的有限元分析结果、试验结果及理论

值的对比图。刚度的有限元分析结果、试验结果、理

论值这 3者的变化趋势相似，但试验结果比有限元分

析结果在整体上稍大。经初步分析可知，在试验过程

中，无法保证补偿器试件只在高度方向上发生位移，

即补偿器不可避免地会在宽度方向上发生偏移，导致

当终端具有一定位移时，施加的载荷应更大，从而使

试验刚度稍大。理论值介于有限元分析结果和试验

结果之间，即刚度模型的计算结果与有限元分析结果

和试验结果的符合度较高，刚度模型能够较好地反映

补偿器的径向刚度。

5　结论

以DN500力平衡补偿器为对象，开展U形波纹管

径向刚度的机制模型构建、有限元分析、测试装置设

计、试验测试等工作，具体工作和主要结论如下：

1）针对单层单波、单层多波波纹管进行了机制模

型构建、刚度分析及变形分析等工作。

2）开展了对补偿器的有限元分析，分析结果表

明，在充压区间内，补偿器终端载荷与径向位移的关

系始终保持线性，且随着充压的增大，终端的径向刚

度减小。在初始阶段，因受重力，补偿器在整体上呈

现下沉的趋势，其中，终端的下沉量最大，从终端至前

端，下沉量逐渐减小。

3）设计了补偿器力学特性测试装置，该装置可以

测量补偿器在不同充压状态下的终端刚度及整体变

形。试验结果表明，各测试设备满足设计需求，且试

验结果与有限元分析结果一致。

4）在初始阶段，因受重力，补偿器机构的前、后两

段波纹管均向下弯曲，机构在整体上呈下沉趋势。随

着终端的加载，补偿器逐渐上移，并最终恢复至平衡

状态。当补偿器内部的充压为 0~1. 0 MPa时，随充压

的增大，补偿器的终端刚度线性减小。

5）刚度的有限元分析结果、试验结果及理论值的

变化趋势相似，且刚度模型的计算结果与有限元分析

结果和试验结果的符合度较高，验证了所构建的刚度

模型的正确性。
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Modeling and test study of the radial stiffness of the force-balanced compensators

GAO Xianming1 LU Shaohui1 XU Hongpeng2 LI Yuhan1 ZHANG Yanlong1

(1. College of Mechanical and Electrical Engineering, Shaanxi University of Science & Technology, Xi’an 710021, China)

(2. Xi’an Institute of Aerospace Dynamic Test Technology, Xi’an 710100, China)

Abstract: [Objective] To address the challenge of accurately identifying the mechanical properties of force-balanced 

compensators in high-thrust liquid rocket engine tests, this study investigates the radial stiffness characteristics of a DN500 

force-balanced compensator under various operating conditions. [Methods] Firstly, a mechanical model for the radial stiffness 

of a single-layer U-shaped bellow was established based on the curved beam model and energy method, and its deformation 

behavior under load was analyzed. Secondly, a finite element model of the entire compensator was developed using Ansys 

software to simulate its mechanical response under internal pressurization (0-1.2 MPa) and end-loading conditions. Then, a 

dedicated experimental setup for mechanical property testing was designed and built, where real working conditions were 

simulated by pressurizing with liquid nitrogen to conduct loading tests on the compensator. Finally, by combining finite 

element analysis with experimental results, the correction coefficients in the stiffness model were calibrated. [Results] The 

results indicate that the compensator initially sinks due to gravity. As the end load increases, it gradually moves upward, and 

the internal deformation decreases. When the internal pressure ranges from 0 to 1.0 MPa, the terminal radial stiffness of the 

compensator decreases linearly from 55.03 N/mm to 15.07 N/mm according to finite element analysis, and from 63.49 N/mm 

to 20.17 N/mm according to experimental measurements, showing a highly consistent trend. The established stiffness model 

and correction coefficients can effectively predict the radial stiffness of the compensator, providing a reference for the 

structural optimization design and thrust correction of similar compensators.

Key words: Force balance compensator; U-shaped bellow; Radial stiffness; Mechanical property test; Finite element 

analysis
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