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考虑机匣柔性的新型旋转叶片 －机匣碰摩模型

李炳强１ꎬ 马　 辉１ꎬ 郝玉明２ꎬ 谢方涛１
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摘　 　 　 要: 针对旋转叶片与机匣的碰摩故障ꎬ以弹性叶片和柔性机匣作为研究对象ꎬ基于弹性协调相容条

件推导新的旋转叶片与柔性机匣碰摩力模型. 基于材料力学理论ꎬ考虑叶片旋转效应ꎬ如离心刚化和旋转软

化ꎬ以及碰摩软化的影响ꎬ计算了叶片的准静态弯曲变形. 采用带有弹簧支承的柔性环来模拟机匣ꎬ其位移由

整体位移和局部柔性位移组成. 根据能量守恒原理ꎬ建立柔性环的位移方程ꎬ并对其进行离散处理ꎬ得到机匣

的结构刚度ꎬ进而求得机匣局部柔性位移. 与文献和实验结果的对比验证了本文碰摩模型的准确性.
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　 　 研究叶片与柔性机匣的碰摩特性ꎬ合适的碰

摩模型是非常重要的ꎬ很多学者对此进行了深入

研究. 最简单的为线性弹簧模型ꎬＰａｄｏｖａ 和 Ｃｈｏｙ
等[１ － ２]推导出叶片沿径向的变形和碰摩力之间关

系的碰摩模型. 考虑到叶片旋转产生的离心刚化

影响ꎬＪｉａｎｇ 等[３]对 Ｐａｄｏｖａ 模型进行了修正. 刘昕

等[４]采用 Ｈｅｒｔｚ 弹性接触模型研究碰摩力与侵入

深度的关系. Ｃｈｅｎ[５]考虑叶片数和转静间隙变化

对碰摩力的影响ꎬ以弹性碰摩模型为基础ꎬ模拟单

点、多点、局部ꎬ以及全周等多种碰摩形式. Ｍａ
等[６]研究了叶片形状和弹性机匣整体变形对碰

摩力的影响ꎬ提出了新的叶片机匣碰摩力模型.
以上所有碰摩模型中ꎬ对机匣的考虑过于简

单ꎬ文献[１ － ３]完全没有考虑机匣变形对碰摩力

的影响ꎬ文献[４]直接引用 Ｈｅｒｔｚ 接触模型计算法

向接触力ꎬ对于机匣这种薄壁结构ꎬ无法反映出其



　 　

厚度的影响. 文献[５ － ６]将机匣假设为线弹性支

承结构ꎬ文献[７ － ８]研究了机匣的柔性响应ꎬ但
没有将其参数纳入碰摩力的计算中ꎬ依旧采用线

性碰摩刚度的算法.
本文将机匣看作薄壁圆环结构[７ － ９]ꎬ其半径、

厚度、碰摩宽度、支承刚度都是影响碰摩力大小的

重要参数. 叶片简化为 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁模型[１０]ꎬ并
考虑离心刚化、旋转软化和碰摩软化效应ꎬ研究其

在碰摩过程中的弹性变形.

１　 旋转叶片 －柔性机匣碰摩力模型

叶片和柔性机匣的碰摩力取决于两者共同的

变形:叶片考虑弯曲变形ꎬ机匣考虑柔性变形及与

支承刚度相关的整体位移. 在推导法向碰摩力的

过程中ꎬ叶片 －机匣碰摩看作为准静态接触过程ꎬ
假定轮盘为刚性ꎬ不考虑碰摩过程中摩擦热效应.
１􀆰 １　 旋转叶片柔性变形

将叶片简化为 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁模型ꎬ如图 １ 所

示. 图中给出了叶片受力情况ꎬ包括离心力、气动

力、法向接触力ꎬ以及摩擦力. 离心力会使叶片产

生离心刚化和旋转软化效应ꎬ而法向接触力会使

叶片产生软化现象. 微元体离心力计算公式为

ｄｆ(ｘ) ＝ ρＡω２(Ｒｄ ＋ ｘ)ｄｘ . (１)

图 １　 叶片受力示意图
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｆｏｒｃｅｓ ｏｎ ｂｌａｄｅ

Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁存在剪切变形ꎬ如果剪切变形

为 ０ꎬ则中心线的切线将与截面的法线重合ꎬｙ 为

中心线的挠度ꎬφ 为弯曲引起的斜率ꎬ ｄｙ / ｄｘ － φ
为斜率损失ꎬ等于剪切角ꎬＱ 为截面的剪力ꎬ梁的

弹性方程为

ｄｙ
ｄｘ － φ ＝ Ｑ

κＡＧ ꎬ (２)

ｄφ
ｄｘ ＝ Ｍ

ＥＩ . (３)

法向接触力沿着半径指向圆心ꎬ摩擦力与其

垂直并与相对运动方向相反ꎬ离心载荷沿着半径

方向背离圆心ꎬ将这三个力沿水平和竖直方向分

解ꎬ由图中关系ꎬ可得

Ｆｎｘ ＝ ＦｎｃｏｓθＬ≈Ｆｎꎬ

Ｆｎｙ ＝ ＦｎｓｉｎθＬ≈Ｆｎ
ｙ(Ｌ)
Ｒｄ ＋ Ｌꎬ

Ｆ ｔｘ ＝ Ｆ ｔｓｉｎθＬ≈Ｆ ｔ
ｙ(Ｌ)
Ｒｄ ＋ Ｌꎬ

Ｆ ｔｙ ＝ Ｆ ｔｃｏｓθＬ≈Ｆ ｔꎻ
ｄｆｘ(ｘ) ＝ ｄｆ(ｘ)ｃｏｓθｘ≈ｄｆ(ｘ)ꎬ

ｄｆｙ(ｘ)＝ｄｆ(ｘ)ｓｉｎθｘ≈ｄｆ(ｘ) ｙ(ｘ)
Ｒｄ ＋ ｘ ＝ ρＡω２ｙ(ｘ)ｄｘ.

ü

þ

ý

ï
ï
ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï
ï
ï

(４)
式中:Ｌ 为叶片长度ꎬｙ(Ｌ)为叶尖的弯曲位移.

离心力水平方向分量的力矩与叶片运动方向

相反ꎬ产生离心刚化效应. 而竖直方向的分量与叶

片运动方向相同ꎬ产生软化效应. 文献[１１]在微

元体受力分析中描述了旋转软化力ꎬ与式(４)表

达式完全一致.
在梁的任意截面 ｘ０ 处ꎬ分析其力矩平衡关

系ꎬ各分力及其力臂如图 ２ 所示ꎬ可得叶片弯曲位

移方程:
ｄ２ｙ
ｄｘ２ ＋

Ｆｅ

κＡＧ ＝ １
ＥＩ ×

Ｆ ｔ － Ｆｎ
ｙ(Ｌ)
Ｒｄ ＋ Ｌ( )(Ｌ － ｘ０) ＋

Ｆｎ ＋ Ｆ ｔ
ｙ(Ｌ)
Ｒｄ ＋ Ｌ( )(ｙ(Ｌ) － ｙ(ｘ０)) ＋

１
２ Ｆｅ(Ｌ － ｘ０) ２ ＋ ∫Ｌ

ｘ０
(ｘ － ｘ０)ｄｆｙ(ｘ) －

∫Ｌ
ｘ０
(ｙ(ｘ) － ｙ(ｘ０))ｄｆｘ(ｘ)

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú
ú

. (５)

图 ２　 叶片力矩分解图
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｄｅｃｏｍｐｏｓｉｔｉｏｎ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｍｏｍｅｎｔｓ ｏｎ ｂｌａｄｅ

式(５)是二阶非齐次微分方程ꎬ直接求解比

较困难ꎬ采用幂级数方法展开求解ꎬ并略去高阶小

量ꎬ设定叶片机匣摩擦系数为 μꎬ叶片安装角为 βꎬ
则有 Ｆ ｔ ＝ μＦｎꎬ可得
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ｙ(ｘ)＝ １
２

Ｆｎ μｃｏｓβ ＋ １
２ ＦｅＬ

Ｌ２(Γ－Ｆｎ / ３Ｌ)

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ｘ２－

Ｆｎ μｃｏｓβ ＋ＦｅＬ
６ＥＩ ｘ３ ×

１
２ ρＡω２Ｌ２＋ρＡω２ＲｄＬ －Ｆｎ
æ

è
ç

ö

ø
÷

Ｆｎμｃｏｓβ ＋１ / ２ＦｅＬ
Ｌ２(Γ －Ｆｎ / ２Ｌ)

[ ]＋Ｆｅ

２４ＥＩ ｘ４ .

(６)

式中 Γ ＝ ＥＩ
Ｌ３ ＋ １

８ ρＡω２ＲｄꎬＥ 和 Ｉ 分别为叶片的弹

性模量和截面惯性矩.
如果忽略离心刚化、旋转软化和碰摩软化效

应ꎬ直接引用材料力学公式ꎬ可得叶片弯曲位移为

ｙ(ｘ) ＝
Ｆｅｘ２

２４ＥＩ(ｘ
２ － ４Ｌｘ ＋ ６Ｌ２) ＋

Ｆ ｔｘ２

６ＥＩ (３Ｌ － ｘ) .

(７)
文献[６]在推导叶片 － 机匣碰摩力模型中考

虑了叶片的离心势能ꎬ基于功能互等定理推导出

叶片的弯曲位移. 为了验证本文叶片挠度计算式

(６)的准确性ꎬ将文献[６]的计算模型和式(７)的
计算结果与有限元结果进行对比ꎬ有限元仿真在

ＡＮＳＹＳ 中进行ꎬ采用 Ｂｅａｍ１８８ 单元ꎬ叶盘系统参

数见文献[６] .
综合考虑离心刚化、旋转软化和碰摩软化影

响ꎬ将转速设定为 ５ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ图 ３ａ 中碰摩力为

２ ｋＮꎬ此时软化效应大于离心刚化效应ꎬ实际弯曲

位移大于 ３ 个影响因素都不考虑的结果. 图 ３ｂ 碰

摩力设定为 ２００ Ｎꎬ此时软化效应小于离心刚化

效应ꎬ实际弯曲位移也小于材料力学模型计算结

果. 图 ３ａ 中文献 [６] 结果与本文相差较大ꎬ而
图 ３ｂ中则极为接近. 通过对比可以看出ꎬ文献[６]
充分考虑了离心刚化效应ꎬ而未过多考虑碰摩软

化效应.

图 ３　 叶片的弯曲位移
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｂｅｎｄｉｎｇ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｂｌａｄｅ

(ａ)—Ω ＝ ５ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ Ｆｎ ＝ ２ ０００ Ｎꎬ Ｆｔ ＝ ６００ Ｎꎻ (ｂ)—Ω ＝ ５ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ Ｆｎ ＝ ２００ Ｎꎬ Ｆｔ ＝ ６０ Ｎ.

１􀆰 ２　 机匣变形

航空发动机机匣的简化模型如图 ４ 所示ꎬ叶
片的宽度为 ｂꎬ安装角为 βꎬ则机匣沿轴向与叶片

的碰摩宽度为 Ｌｃ ＝ ｂｃｏｓβ. 取位于碰摩宽度内的这

段机匣作为研究对象ꎬ其等效支承刚度可以通过

梁函数法[５]计算或实验测得ꎬ柔性变形则采用圆

环来模拟ꎬ其任意点的最终位移为机匣总体位移

和柔性位移的向量和ꎬ共包括水平位移 ｕｃꎬ垂直

位移 ｖｃꎬ径向柔性位移 ｕｓ(向心为正)ꎬ切向柔性

位移 ｗｓ(沿角度增大方向为正) .
圆环的弹性势能为

Ｖ ＝
ＥｃＩｃ
２Ｒ４

ｃ
∫２π

０

∂２ｕｓ(φꎬｔ)
∂φ２ ＋ ｕｓ(φꎬｔ)

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

Ｒｃｄφ .

(８)
式中:Ｅｃ 为弹性模量ꎻＲｃ 为机匣半径ꎻＩｃ 为圆环截

面惯性矩ꎬ与圆环厚度和碰摩宽度有关. 依据功能

互等定理ꎬ当径向碰摩力为 Ｆｎ、作用角度为 φ 时ꎬ

Ｆｎ 所做的功为

Ｗ ＝ － １
２ Ｆｎｕｓ(φꎬｔ) ＝ ΔＶ . (９)

图 ４　 柔性机匣模型示意图
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｍｏｄｅｌ ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｃａｓｉｎｇ

圆环的柔性变形通常采用节径振动形式来表

达ꎬ以 ｎ≥２ 的所有节径振动作为模态振型ꎬ其切

向位移和径向位移可以展开为
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ｗｓ(φꎬｔ) ＝ ∑
∞

ｎ ＝２
Ａｎ(ｔ)ｃｏｓ(ｎφ) ＋Ｂｎ(ｔ)ｓｉｎ(ｎφ)ꎬ

ｕｓ(φꎬｔ) ＝ ∑
∞

ｎ ＝２
－ｎＡｎ(ｔ)ｓｉｎ(ｎφ) ＋ｎＢｎ(ｔ)ｃｏｓ(ｎφ).

ü

þ

ý

ï
ï

ïï

(１０)
式中 ｎ 代表节径数ꎬ也称为周向波数. 将式(９)按
照节径位移展开ꎬ可得

－ １
２ Ｆｎ(∑

∞

ｎ ＝２
－ｎＡｎ(ｔ)ｓｉｎ(ｎφ) ＋ｎＢｎ(ｔ)ｃｏｓ(ｎφ)) ＝

ＥｃＩｃ
２Ｒ３

ｃ
π∑

∞

ｎ ＝２
ｎ２(ｎ２ － １) ２(Ａ２

ｎ( ｔ) ＋ Ｂ２
ｎ( ｔ)) ꎬ (１１)

并得机匣结构刚度为

Ｋｓ ＝
Ｆｎ

｜ ｕｓ(φꎬｔ) ｜ ＝

Ｆｎ

∑
∞

ｎ ＝２

ｎ２Ｆｎｓｉｎ２(ｎφ)

ｎ２(ｎ２ － １) ２ ＥｃＩｃπ
Ｒ３

ｃ

＋
ｎ２Ｆｎｃｏｓ２(ｎφ)

ｎ２(ｎ２ － １) ２ ＥｃＩｃπ
Ｒ３

ｃ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

＝

ＥｃＩｃπ
Ｒ３

ｃ
∑
∞

ｎ ＝２

１
(ｎ２ － １) ２ . (１２)

为了验证任意点的总体位移为平动位移和柔

性位移的向量和ꎬ本文将机匣展开至 ４ 阶. 某机匣

半径为 ２２４ ｍｍꎬ厚度为 ３ ｍｍꎬ碰摩长度 ５０ ｍｍꎬ
施加恒定径向激励 Ｆ ＝ １ Ｎꎬ与水平方向夹角为

６０°ꎬ在 ｋｃｘ ＝ ｋｃｙ ＝ ∞和 ｋｃｘ ＝ ｋｃｙ ＝ ２０ ｋＮ / ｍ 时求取

最大位移ꎬ并与有限元仿真进行对比ꎬ如表 １ 所

示. 两种工况下绘制机匣形状ꎬ所有位移均放

大１ ０００ 倍.
１􀆰 ３　 准静态碰摩力模型

叶片挠度 ｙ(ｘ)是碰摩力的函数ꎬ由参考文献

[６]ꎬ叶片径向位移可表达为

ｕＬ(Ｆｎ) ＝ １
２ ∫

Ｌ

０

∂ｙ(ｘ)
∂ｘ( )

２
ｄｘ . (１３)

　 　 根据弹性协调相容条件ꎬ叶片 － 机匣在碰摩

过程中侵入深度 δ 可以分解为 ３ 部分:叶片径向

位移 ｕＬ、沿碰摩法向机匣的平动位移 ｕｃｎ和弹性位

移 ｕｓｎꎬ如图 ５ 所示. 可得

　 　 δ(Ｆｎ) ＝ ｕｃｎ ＋ ｕｓｎ ＋ ｕＬ(Ｆｎ) ＝
Ｆｎ

Ｋｃ
＋
Ｆｎ

Ｋｓ
＋ ｕＬ(Ｆｎ) . (１４)

表 １　 机匣位移对比结果
Ｔａｂｌｅ １　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ ｏｆ ｃａｓｉｎｇ

位移与变形 ｋｃｘ ＝ ｋｃｙ ＝ ∞ ｋｃｘ ＝ ｋｃｙ ＝ ２０ ｋＮ / ｍ

数值最大位移
× １０５ / μｍ

２０􀆰 ８６ ５５􀆰 ０

有限元最大位移
× １０５ / μｍ

２０􀆰 ９１ ５５􀆰 ８

误差 / ％ ０􀆰 ２４ １􀆰 ４５

变形图

　 　 注:􀆺变形前ꎬ—变形后.

图 ５　 叶片 －弹性机匣碰摩示意图
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｂｌａｄｅ￣ｅｌａｓｔｉｃ

ｃａｓｉｎｇ ｒｕｂ￣ｉｍｐａｃｔ

将式(１２)和式(１３)代入式(１４)ꎬ略去高阶小

量ꎬ可得法向碰摩力的表达式为

　 　 Ｆｎ ＝
ＦｅＬ３μｃｏｓβ ＋ΓＬ ９Γ

Ｋ ＋ ６ δ
Ｌ

æ

è
ç

ö

ø
÷ － Ｆ２

ｅＬ６μ２ｃｏｓ２β ＋ ９Γ２Ｌ
Ｋ

９Γ２Ｌ
Ｋ ＋ １２Γδ ＋ ４Ｌ２ｃｏｓ２β μ２Ｋδæ

è
ç

ö

ø
÷

２ δ
Ｌ － Ｌ２ｃｏｓ２β μ２æ

è
ç

ö

ø
÷

. (１５)

其中 Γ ＝ ＥＩ
Ｌ３ ＋ １

８ ρＡω２Ｒｄꎬ

Ｋ ＝
１４ ４００ ＫｃＥｃＩｃπ

１ ８８９ Ｒ３
ｃＫｃ ＋ １４ ４００ ＥｃＩｃπ

.

２　 模型验证

为了验证上述模型的准确性ꎬ搭建了叶片转

子碰摩实验台. 实验台由动力系统、转子系统、进

给系统ꎬ以及测试系统组成. 实验台详细参数及支

承刚度见文献[６] . 由于条件所限ꎬ本实验不能实

现机匣的柔性变形ꎬ只能考虑叶片以及机匣支承

刚度的影响ꎬ故将式(１４)中 Ｋｓ 设为无穷大.
实验在 １ ０００ꎬ１ ５００ 和 ２ ０００ ｒ / ｍｉｎ 三种转速

下进行. 机匣采用钢制和铝制两种材料ꎬ铝制机匣

的支承刚度为 ２ × １０７ Ｎ / ｍꎬ钢制机匣的支承刚度

为 ３􀆰 ５ × １０７ Ｎ / ｍ. 叶片分为厚度为 ３ ｍｍ 的薄叶
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片和 ５ ｍｍ 的厚叶片两种ꎬ本文与文献[６]模型的

对比如图 ６ 所示. 各工况下本文的精度略高于文

献[６]模型. 对比图 ６ａ 和 ６ｂ 可知ꎬ增加叶片厚度

将提高抗弯刚度ꎻ侵入量相同时ꎬ碰摩力会大幅增

加. 由图 ６ｃ 和 ６ｄ 以及图 ６ｅ 和 ６ｆ 的对比可知ꎬ侵
入量相同时ꎬ由于支承刚度大ꎬ钢制机匣的法向碰

摩力大于铝制机匣ꎬ对比图 ６ｃ 和 ６ｅ 以及图 ６ａꎬ
６ｄ 和 ６ｆ 可以看出ꎬ随着转速的提高ꎬ离心刚化作

用增加叶片的抗弯刚度ꎬ保持侵入量不变ꎬ碰摩力

会少许增加.
文献[１２]对航空发动机整机进行建模ꎬ并通

过力传感器测得碰摩力. 为进一步验证机匣柔性

变形与相关参数的影响ꎬ本文与其进行对比. 固定

转速和支承刚度不变ꎬ随着碰摩程度逐渐加重ꎬ碰
摩力逐渐增加ꎬ实验结果如图 ７ａ 所示. 本文在机

匣厚度 ｈｃ 分别为 ３ꎬ４ 和 ５ ｍｍ 三种工况下计算碰

摩力与侵入深度的关系ꎬ如图 ７ｂ 所示ꎬ可以看出ꎬ
由于机匣较薄ꎬ其结构刚度远小于支承刚度ꎬ法向

碰摩力与侵入深度呈现出线性变化的关系. 当机

匣厚度 ｈｃ 为 ４ ｍｍ 时ꎬ本文模型中法向碰摩力的

计算结果与实验结果最为接近.

图 ６　 不同模型碰摩力对比
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｒｕｂ￣ｉｍｐａｃｔ ｆｏｒｃｅ ｗｉｔｈ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｍｏｄｅｌｓ

(ａ)—Ω ＝ １ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ薄叶片ꎬ钢制机匣ꎻ (ｂ)—Ω ＝ １ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ厚叶片ꎬ钢制机匣ꎻ
(ｃ)—Ω ＝ １ ５００ ｒ / ｍｉｎꎬ薄叶片ꎬ铝制机匣ꎻ (ｄ)—Ω ＝ １ ５００ ｒ / ｍｉｎꎬ薄叶片ꎬ钢制机匣ꎻ
(ｅ)—Ω ＝ ２ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ薄叶片ꎬ铝制机匣ꎻ ( ｆ)—Ω ＝ ２ ０００ ｒ / ｍｉｎꎬ薄叶片ꎬ钢制机匣.

图 ７　 碰摩力对比
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｒｕｂ￣ｉｍｐａｃｔ ｆｏｒｃｅ

(ａ)—文献[１２]实验结果ꎻ (ｂ)—本文计算结果.

３　 结　 　 论

１) 叶片的弯曲变形同时受到离心刚化、旋转

软化和碰摩软化的作用ꎬ不同转速及碰摩力条件

下ꎬ叶片的弯曲特性不同:提高转速会增加叶片的

抗弯刚度ꎬ碰摩力的增加会降低叶片的抗弯刚度ꎻ
叶片实际工作中的状态由二者共同决定.
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２) 叶片 －机匣碰摩中ꎬ碰摩部位机匣的位移

由两部分组成:整体机匣位移和局部柔性位移.
３) 叶片 －机匣的碰摩力受叶片刚度、机匣支

承刚度和结构刚度的影响:侵入量相同时ꎬ机匣支

承刚度和结构刚度的提高会增加碰摩力的值ꎬ其
中机匣的结构刚度ꎬ主要由机匣的厚度、半径和碰

摩宽度决定.
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ｏｆ Ｒｏｔａｔｉｎｇ Ｍａｃｈｉｎｅｒｙꎬ ２００６ꎬ２００６:１ － １６.

[ ８ ]　 Ｐａｒｅｎｔ Ｍ Ｏꎬ Ｔｈｏｕｖｅｒｅｚ Ｆ. Ｐｈｅｎｏｍｅｎｏｌｏｇｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ
ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｂｌａｄｅｄ ｒｏｔｏｒ￣ｔｏ￣ｓｔａｔｏｒ ｃｏｎｔａｃｔｓ [ Ｊ ] .
Ｉｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌ Ｓｙｍｐｏｓｉｕｍ ｏｎ Ｔｒａｎｓｐｏｒｔ Ｐｈｅｎｏｍｅｎａ ａｎｄ
Ｄｙｎａｍｉｃｓ ｏｆ Ｒｏｔａｔｉｎｇ Ｍａｃｈｉｎｅｒｙꎬ ２０１６ꎬ １０ / １１ / １２ / １３ / １４ /
１５:１ － １３.

[ ９ ]　 Ｌｅｓａｆｆｒｅ Ｎꎬ Ｓｉｎｏｕ Ｊ Ｊꎬ Ｔｈｏｕｖｅｒｅｚ Ｆ. Ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ
ｒｏｔａｔｉｎｇ ｂｅａｍｓ ｒｕｂｂｉｎｇ ｏｎ ａｎ ｅｌａｓｔｉｃ ｃｉｒｃｕｌａｒ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ[ Ｊ] .
Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｓｏｕｎｄ ａｎｄ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎꎬ ２００７ꎬ ２９９ ( ４ / ５ ):
１００５ － １０３２.

[１０] Ｃｈｅｎ Ｇ. Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄｅｌｉｎｇ ａｎｄ ｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎｓ ｆｏｒ ｗｈｏｌｅ ａｅｒｏ￣
ｅｎｇｉｎｅ[Ｊ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｓｏｕｎｄ ａｎｄ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎꎬ２０１５ꎬ３４９:１６３ －
１７６.

[１１] Ｃｈｕ Ｓ Ｍꎬ Ｃａｏ Ｄ Ｑꎬ Ｓｕｎ Ｓ Ｐꎬ ｅｔ ａｌ. Ｉｍｐａｃｔ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ
ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｆ ａ ｓｈｒｏｕｄｅｄ ｂｌａｄｅ ｗｉｔｈ ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｇａｐｓ
ｕｎｄｅｒ ｗａｋｅ ｆｌｏｗ ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｓ[ Ｊ] . Ｎｏｎｌｉｎｅａｒ Ｄｙｎａｍｉｃｓꎬ２０１３ꎬ
７２(３):５３９ － ５５４.

[１２] 李勇ꎬ姜广义ꎬ王德友ꎬ等. 转静件碰摩状态下的叶片振动

载荷和振动特性测试分析[ Ｊ] . 航空动力学报ꎬ２００８ꎬ２３
(１１):１９８８ － １９９２.
(Ｌｉ ＹｏｎｇꎬＪｉａｎｇ Ｇｕａｎｇ￣ｙｉꎬＷａｎｇ Ｄｅ￣ｙｏｕꎬｅｔ ａｌ. Ｔｅｓｔ ａｎａｌｙｓｉｓ
ｏｆ ｂｌａｄｅｓ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｌｏａｄ ａｎｄ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｏｎ ｔｈｅ
ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ ｏｆ ｒｏｔｏｒ ａｎｄ ｓｔａｔｏｒ ｒｕｂｂｉｎｇ [ Ｊ ] . Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ
Ａｅｒｏｓｐａｃｅ Ｐｏｗｅｒꎬ２００８ꎬ２３(１１):１９８８ － １９９２. )
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