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基于 ＰＩＨＩＳＣＭＳＭ 失谐叶盘振动特性研究
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摘　 　 　 要: 针对新型航空发动机盘片轴一体化复杂转子系统的耦合振动问题ꎬ提出考虑预应力的改进混合

界面模态综合法(ＰＩＨＩＳＣＭＳＭ)ꎬ通过模态分析验证了该方法的准确性. 基于 Ｉｓｉｇｈｔ 软件集成 ＡＰＤＬ 语言ꎬ建
立了叶盘系统 ＣＡＤ / ＣＡＥ 参数化驱动有限元分析平台ꎬ研究了不同叶片厚度失谐叶盘系统的动力学特性. 研
究表明ꎬ同种失谐模式下ꎬ叶片厚度不同时ꎬ叶盘系统的模态局部化因子对于不同模态振型的敏感程度不同ꎬ
随着叶片厚度增加ꎬ叶片主导振动频率增大ꎬ叶盘系统的共振频率增加ꎬ共振峰值下降ꎬ增加叶片厚度能够降

低失谐叶盘系统的振动响应局部化程度.
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　 　 盘片轴一体化复杂转子将风扇、压气机、涡轮

通过先进工艺做成一体ꎬ可以有效提高推重比ꎬ近
年来已被应用于航空发动机系统中. 由于盘片轴

一体化转子叶盘盘体较薄ꎬ振动阻尼能力较弱ꎬ导
致各种与其振动相关的故障经常发生ꎬ如失谐、碰
摩、叶片裂纹等ꎬ严重影响航空发动机的可靠性和

稳健性[１ － ３]ꎬ引起国内外学者广泛关注.

　 　 Ｃｈｉｕ 等对叶片 － 轮盘 － 轴系统的振动模态

进行了研究ꎬ分析了叶片尺寸对系统振动特性的

影响[４] . Ｌｉ 等建立了柔性轴 － 圆盘 － 叶片系统的

动力学模型ꎬ研究了叶片失谐安装角对振动特性

的影响[５] . Ｓｕｎ 等研究了航空发动机复杂双转子

系统的非线性动力学行为[６] . Ｗａｎｇ 等提出了一

种针对含裂纹损伤的离心叶轮非线性振动分析的



　 　

有效方法[７] . 葛长闯等从应变能的角度对二级叶

盘系统振动特性进行了定量评价[８] . Ｌａｘａｌｄｅ 等基

于循环对称性质建立了多级失谐叶盘的缩减模

型ꎬ分析了多级叶盘耦合对失谐灵敏度的影

响[９] . Ｃａｓｔａｎｉｅｒ 等对于叶盘系统的缩减模型和振

动分析进行了较为详细的综述[１０] . Ｎｙｓｓｅｎ 提出叶

盘失谐识别方法ꎬ并进行了模态试验测试[１１] . 曾
海楠等建立了考虑榫头榫槽间摩擦与间隙的叶盘

系统非线性动力学方程ꎬ并进行了振动响应分

析[１２] . Ｋａｎ 等研究了科氏力效应对失谐叶盘系统

振动响应的影响[１３] .
　 　 综上所述ꎬ目前对于航空发动机的振动研究

主要集中在单级叶盘上. 在降低叶盘结构的计算

规模时ꎬ一般采用混合界面模态综合法将基本扇

区作为子结构ꎬ或采用固定界面模态综合法将单

级叶盘作为子结构ꎬ当处理盘片轴一体化复杂系

统问题时ꎬ前者计算时间过长ꎬ占用较多的内存ꎬ
后者则过于简化ꎬ导致计算结果存在一定误差. 本
文提出适用于盘片轴一体化转子的改进混合界面

模态综合法 ( ＰＩＨＩＳＣＭＳＭ)ꎬ建立了叶盘系统

ＣＡＤ / ＣＡＥ 参数化驱动有限元分析平台ꎬ分析了

盘片轴一体化转子系统第一级压气机叶盘的频

率ꎬ从应变能角度评价了失谐叶盘模态局部化程

度ꎬ分析了叶片厚度对整体式失谐叶盘振动响应

局部化的影响.

１　 盘片轴一体化系统动力学缩减模型

１􀆰 １　 改进混合界面模态综合法

　 　 叶盘系统的无阻尼受迫振动方程可以表达为

ＭＸ̈ ＋ ＫＸ ＝ Ｆ. (１)
式中:Ｍ 为质量矩阵ꎻＫ 为刚度矩阵ꎻＸ 为位移向

量ꎻＦ 是激励载荷.
对于盘片轴一体化转子系统ꎬ由于存在叶片

与轮盘、叶盘与轴、级与级间振动的耦合ꎬ因此需

要合理的缩减方法. 本文首先将盘片轴一体化系

统划分为单级叶盘结构ꎬ然后保留叶片单元ꎬ将单

级叶盘的轮盘作为子结构ꎬ各级叶盘之间以鼓筒

为界面ꎬ保证各级之间公用节点最少ꎬ以此将盘片

轴一体化系统划分为 Ｎ 个子结构ꎬ设第 ｉ 个子结

构的质量和刚度矩阵为 ＭｉꎬＫｉꎬ其中 ｉ ＝ １ꎬ２ꎬ􀆺ꎬ
Ｎꎬ则
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其中:Ａ 为子结构内部自由度ꎻＢ 为界面自由度.
叶盘系统在旋转时会产生预应力效应ꎬ对结构的

频率影响较大ꎬ因此要获得包含离心刚化和旋转

软化的总刚度矩阵ꎬ此时ꎬ采用固定界面ꎬ即 Ｘｉ
Ｂ ＝

０ꎬ其静力方程为
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其中:Ｆｉ
Ａ 代表非界面力ꎻＦｉ

Ｂ 代表界面力. 求解方

程(３)ꎬ并获得包含离心刚化矩阵 ＫＳ 和旋转软化

矩阵 ＫＣ 的总刚度矩阵 ＫΓｉ .
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　 　 不考虑系统阻尼的自由振动情况下ꎬ子结构

的动力学方程为
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(５)
其特征方程为

( － λ２Ｍｉ ＋ ＫΓｉ)ϕｉ ＝ ０. (６)
　 　 进行动力学分析时ꎬ采用自由界面. 对式(６)
进行求解ꎬ并获得第 ｉ 个子结构由低阶模态 Φｉ

Ｌ 和

高阶模态 Φｉ
Ｈ 组成的完备主模态集 Φｉ .

Φｉ ＝ [Φｉ
Ｌ 　 Φｉ

Ｈ] . (７)
　 　 假设 Φｉ 为正则模态集ꎬ则有

􀭿Ｍｉ ＝Φｉ ＴＭｉ Φｉ ＝ Ｉꎬ
􀭺ＫΓｉ ＝Φｉ ＴＫΓｉ Φｉ ＝Λ. } (８)

其中:Ｉ 为单位阵ꎻΛ 为子结构的本征矩阵ꎬ形
式为

Λ ＝Ｄｉａｇ(λ２
１ꎬ􀆺ꎬλ２

ｌ
ΛＬ

ꎬλ２
ｌ ＋ １􀆺ꎬλ２

ｈ
ΛＨ

) . (９)

以 Φｉ 为完备 Ｒｉｔｚ 基ꎬ则物理坐标下的位移 Ｘｉ 与

模态坐标 Ｑｉ 的转换关系为

Ｘｉ ＝ΦｉＱｉ ＝ [Φｉ
Ｌ 　 Φｉ

Ｈ]
Ｑｉ

Ｌ

Ｑｉ
Ｈ

é
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ú. (１０)

　 　 由于低阶模态对叶盘结构的振动响应影响较

大ꎬ因此截去主模态集中的高阶模态 Φｉ
Ｈꎬ而以低

阶模态 Φｉ
Ｌ 为基ꎬ则式(１０)可近似变换为

Ｘｉ
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ｉ
Ｌ . (１１)

　 　 根据式(１１)并结合式(５)ꎬ可得子结构在模

态坐标下的运动方程为
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􀭿ＭｉＱ̈ｉ
Ｌ ＋􀭺ＫΓｉ

Ｌ Ｑｉ
Ｌ ＝Φｉ

Ｌ
Ｔ ０

Ｆｉ
Ｂ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú. (１２)

　 　 将 Ｎ 个子结构在模态坐标下的运动方程综

合ꎬ得到

􀭿Ｍ１

􀭿Ｍ２

⋱
􀭿ＭＮ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

Ｑ̈１
Ｌ

Ｑ̈２
Ｌ

⋮
Ｑ̈Ｎ

Ｌ

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

ü

þ

ý

ï
ïï

ï
ïï

＋

􀭵ＫΓ１
Ｌ

􀭵ＫΓ２
Ｌ

⋱
􀭵ＫΓＮ

Ｌ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

Ｑ１
Ｌ

Ｑ２
Ｌ

⋮
ＱＮ

Ｌ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

＝

Φ１Ｔ
ＢＬ

Φ２Ｔ
ＢＬ

⋱
ΦＮＴ

ＢＬ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

Ｆ１
Ｂ

Ｆ２
Ｂ

⋮
ＦＮ

Ｂ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

. (１３)

　 　 系统中相邻子结构 ｉꎬｊ 在界面之间满足界面

双协调条件ꎬ即力平衡条件:
Ｆｉ

Ｂ ＋ Ｆｊ
Ｂ ＝ ０ꎬ (１４)

位移协调条件:
Φｉ

ＢＬＱｉ
Ｌ ＝Φｊ

ＢＬＱｊ
Ｌ . (１５)

　 　 设子结构 ｉ 保留的主自由度数大于界面自由

度数ꎬ则可将 Φｉ
ＢＬ 分块为非奇异对接模态方阵

Φｉｓ
ＢＬ和剩余界面模态矩阵 Φｉｒ

ＢＬꎬ则有

[Φｉｓ
ＢＬ 　 Φｉｒ

ＢＬ]
Ｑｉｓ

Ｌ

Ｑｉｒ
Ｌ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ＝Φｊ

ＢＬＱｊ
Ｌ . (１６)

设

Ｕ ＝ － [Φｉｓ
ＢＬ] － １Φｉｒ

ＢＬꎬ

Ｖ ＝ [Φｉｓ
ＢＬ] － １Φｊ

ＢＬ .
} (１７)

则

Ｑｉｓ
Ｌ ＝ＵＱｉｒ

Ｌ ＋ ＶＱｊ
Ｌ . (１８)

取

Ｐ ｉｊ
Ｌ ＝ [Ｑｉｒ

Ｌ 　 Ｑｊ
Ｌ] Ｔꎬ (１９)

则有

Ｑｉｓ
Ｌ

Ｑｉｒ
Ｌ

Ｑｊ
Ｌ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

＝
Ｕ Ｖ
Ｉ ０
０ Ｉ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

Ｑｉｒ
Ｌ

Ｑｊ
Ｌ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú. (２０)

　 　 由此推广至 Ｎ 个子结构通过多个界面连接

时ꎬ模态坐标 ＱＬ 与广义坐标 ＰＬ 之间的变化

关系:
ＱＬ ＝ αＰＬ . (２１)

其中 α由多个界面的位移协调条件确定ꎬ并与子

结构的连接方式有关ꎬ则广义坐标下的综合方

程为

ＭＰ̈Ｌ ＋ ＫΓ
ＬＰＬ ＝ Ｆ. (２２)

其中:

Ｍ ＝ αＴ

􀭿Ｍ１

􀭿Ｍ２

⋱
􀭿ＭＮ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

αꎬ

ＫΓ
Ｌ ＝ αＴ

􀭺ＫΓ１
Ｌ

􀭺ＫΓ２
Ｌ

⋱
􀭺ＫΓＮ

Ｌ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

αꎬ

Ｆ ＝ αＴ

Φ１Ｔ
ＢＬ

Φ２Ｔ
ＢＬ

⋱
ΦＮＴ

ＢＬ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

Ｆ１
Ｂ

Ｆ２
Ｂ

⋮
ＦＮ

Ｂ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú

.

　 　 结合式(１４)ꎬ则式(２２)化简为

ＭＰ̈Ｌ ＋ ＫΓ
ＬＰＬ ＝ ０. (２３)

　 　 求解式(２３)所得的振型代入式(２１)和(１１)
可求得结构在物理坐标下的振型. 由于改进混合

界面模态综合法只保留了主模态中的低阶模态ꎬ
从而极大地减小了规模.
１􀆰 ２　 叶盘系统强迫振动气动载荷

　 　 航空发动机的实际工作过程中ꎬ气动载荷致

使叶盘产生强迫振动ꎬ根据三重点原理可知ꎬ当系

统的激励力频率等于对应转速频率ꎬ且激励阶次

等于节径数时ꎬ将会发生共振. 由于压气机叶盘系

统的真实受力情况极为复杂ꎬ在分析时ꎬ一般将气

动载荷简化为单点谐波激励.
　 　 考虑阻尼的失谐叶盘强迫振动的动力学方程为

ＭＸ̈ ＋ ＣＸ̇ ＋ (Ｋ ＋ ΔＫ)Ｘ ＝ Ｆ. (２４)
式中:ΔＫ 为失谐刚度矩阵ꎻＣ 为阻尼矩阵ꎬ作用第

ｉ 级叶盘第 ｋ 个叶片上的激励分量为

Ｆｉｋ ＝ {Ｆ ｉｋ０ｃｏｓφｉｋ ＋ ｊＦ ｉｋ０ｓｉｎφｉｋ}ｅｊωｉｔ . (２５)

式中:ｊ ＝ － １ ꎻＦ ｉｋ０为第 ｉ 级叶盘第 ｋ 个叶片所受

激励力的幅值ꎻωｉ 为激励频率ꎻφｉｋ代表第 ｉ 级叶

盘转子第 ｋ 个叶片上行波激励力的相位角ꎬ表
示为

φｉｋ ＝２πＥｉ(ｋ －１) / ｎｉ 　 (ｋ ＝１ꎬ２ꎬ􀆺ꎬｎｉ) . (２６)
式中:Ｅ ｉ 为激励阶次ꎻｎｉ 为第 ｉ 级叶盘转子叶片

数目.

２　 叶盘系统模态分析

２􀆰 １　 盘片轴一体化转子系统结构简介

　 　 航空发动机盘片轴一体化转子系统如图 １ａ
所示ꎬ其轮盘采用变截面中空结构ꎬ叶片简化为等

厚度悬臂板结构. 本文选择盘片轴一体化复杂转
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子系统的第一级压气机叶盘进行动力学特性分

析ꎬ基于所提出的预应力改进混合界面模态综合

法对叶盘系统的有限元模型进行缩减ꎬ将第一级

叶盘的轮盘作为子结构ꎬ第一级压气机的叶片和

轮盘如图 １ｂꎬ１ｃ 所示.
　 　 第一级压气机叶盘共有 ３８ 个叶片ꎬ叶盘材料

参数如表 １ 所示.

图 １　 一体化转子整体模型和子结构模型
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｇｌｏｂａｌ ａｎｄ ｓｕｂｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｉｎｔｅｇｒａｔｉｏｎ ｒｏｔｏｒ
(ａ)—一体化转子ꎻ (ｂ)—压气机叶片ꎻ (ｃ)—压气机轮盘.

表 １　 叶盘材料参数
Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

部件 密度 / (ｋｇ􀅰ｍ － ３) 弹性模量 / Ｐａ 泊松比

叶片 ４ ４００ １􀆰 １４ × １０１１ ０􀆰 ３
轮盘 ４ ６００ １􀆰 １５ × １０１１ ０􀆰 ３

２􀆰 ２　 叶盘系统参数化驱动有限元分析平台

　 　 整体式叶盘系统结构复杂ꎬ在进行结构设计

时ꎬ需要进行多次建模及分析ꎬ为了减少重复建模

所需时间ꎬ本文基于 Ｉｓｉｇｈｔ 多学科优化集成软件

集成 ＡＰＤＬ 语言ꎬ结合三维建模软件ꎬ将建模模

块和有限元分析模块集成在一起ꎬ实现复杂结构

动力学参数化驱动有限元分析过程. 首先通过三

维建模软件对整体式叶盘系统进行三维实体建

模ꎬ将所得的 ＣＡＤ 建模流程日志文件与 Ｉｓｉｇｈｔ 关
联ꎬ根据参数化表进行提取和输入参数ꎬ实现参数

传递以及实体模型重建. 随后对叶盘系统进行动

力学分析ꎬ通过 ＡＰＤＬ 语言将有限元分析流程集

成在 Ｉｓｉｇｈｔ 软件中ꎬ实现数据(包括载荷、边界条

件、材料等)交换并控制有限元分析软件的执行.
叶盘系统参数化有限元分程的流程如图 ２ 所示.
　 　 通过脚本语言集成ꎬ可以实现叶盘等复杂结

构的参数驱动、模型更新和自动化有限元分析ꎬ极
大提高了计算效率.
２􀆰 ３　 谐调叶盘系统模态分析

　 　 本文选择叶片厚度作为参数化分析的变量ꎬ

首先基于 ＰＩＨＩＳＣＭＳＭ 计算叶片厚度比为 Ｒ ＝
０􀆰 ６ 时(叶片厚度比 Ｒ 为当前叶片厚度与原始叶

片厚度的比值)ꎬ谐调叶盘系统在 ０ 转速和工作

转速下的无量纲频率(无量纲频率为各阶频率与

某阶频率的比值)ꎬ并与整体有限元法(ＦＥＭ)进

行对比ꎬ计算结果如图 ３ 所示.

图 ２　 有限元参数化分析流程图
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｏｆ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｐａｒａｍｅｔｒｉｃ ａｎａｌｙｓｉｓ

图 ３　 整体式叶盘不同转速下的频率
Ｆｉｇ. ３　 Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｏｆ ｂｌｉｓｋ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｒｏｔａｔｅ ｓｐｅｅｄｓ

　 　 由图 ３ 可知ꎬ整体式叶盘系统在不同转速下前

５０ 阶频率主要由两个水平模态密集区构成ꎬ两个

模态密集区为叶片振动占优模态ꎬ分别对应叶片的

弯曲振动和扭转振动ꎬ当叶盘转速为 １１ ３５０ ｒ / ｍｉｎ
时ꎬ两个模态密集区之间存在过渡阶段ꎬ即第 ３９ꎬ
４０ 阶模态ꎬ为轮盘振动占优模态. 由于预应力作

用ꎬ导致叶盘在工作转速下的各阶频率大于 ０ 转

速下的各阶频率. 相比于第二模态密集区ꎬ预应力

效应对于第一模态密集区影响更为明显ꎬ说明转

速对叶片的弯曲刚度影响更大.
　 　 为了验证采用改进混合界面模态综合法的计

算精度ꎬ引入频率百分误差(ＥＰ) [１４]ꎬ频率百分误
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差为减缩模型的频率与原模型的对应阶次频率的

百分误差的绝对值ꎬ其表达式为

ＥＰｊ(Ω) ＝ ωκ
ｊ (Ω) － ωｊ(Ω)

ωｊ(Ω) × １００％ . (２７)

其中:ωκ
ｊ (Ω)和 ωｊ (Ω)分别代表转速为 Ω 时基于

ＰＩＨＩＳＣＭＳＭ 和 ＦＥＭ 计算叶盘结构的第 ｊ 阶频率.
　 　 叶盘系统在 ０ 转速和工作转速下频率百分误

差如图 ４ 所示. 由分析结果可知ꎬ当转速为 ０ 时ꎬ
基于 ＰＩＨＩＳＣＭＳＭ 法计算的叶盘频率结果误差较

小ꎬ当转速为 １１ ３５０ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ基于 ＰＩＨＩＳＣＭＳＭ
法计算的叶盘 １ꎬ２ꎬ３８ꎬ３９ꎬ４０ 阶频率误差相对较

大ꎬ这是由于在以上阶次出现叶片轮盘的强耦合

振动ꎬ增加了计算误差. 在工作转速下ꎬ叶盘系统

第二模态密集区的计算误差高于第一模态密集

区ꎬ总体来说ꎬ缩减方法计算的最大频率误差在

３％ 以内ꎬ能够保证计算精度.

图 ４　 不同转速频率百分误差
Ｆｉｇ. ４　 Ｐｅｒｃｅｎｔ ｅｒｒｏｒ ｏｆ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ

ｒｏｔａｔｅ ｓｐｅｅｄｓ

２􀆰 ４　 失谐叶盘系统模态局部化分析

　 　 理论上ꎬ航空发动机叶盘系统为谐调周期结

构. 但由于材料分散性、制造误差、使用磨损等因

素ꎬ导致各叶片失谐. 本文主要研究叶盘的频率失

谐ꎬ叶盘的频率失谐通过改变各叶片的弹性模量

来实现ꎬ记谐调叶盘的叶片弹性模量为 Ｅ０ꎬ失谐

叶盘第 ｉ 个叶片的弹性模量为 Ｅ ｉꎬ则
Ｅ ｉ ＝ Ｅ０ ＋ ΔＥ ｉ . (２８)

其中ꎬΔＥ ｉ 为第 ｉ 个叶片的弹性模量失谐量. 本文

选择随机失谐模式ꎬ失谐标准差为 １％ ꎬ失谐叶盘

叶片的弹性模量失谐量如图 ５ 所示.
　 　 基于参数化驱动有限元分析平台ꎬ结合改进

混合界面模态综合法ꎬ分析不同叶片厚度失谐叶

盘系统在工作转速下的频率. 对不同叶片厚度叶

盘引入同种失谐模式ꎬ不同叶片厚度下ꎬ失谐叶盘

在转速为 １１ ３５０ ｒ / ｍｉｎ 时的无量纲频率如图 ６
所示.

图 ５　 失谐标准差为 １％ 时叶片随机失谐量
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｒａｎｄｏｍ ｍｉｓｔｕｎｉｎｇ ｖａｌｕｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｌａｄｅｓ ａｔ

ｓｔａｎｄａｒｄ ｄｅｖｉａｔｉｏｎ １％

图 ６　 不同叶片厚度失谐叶盘系统频率
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｏｆ ｔｈｅ ｍｉｓｔｕｎｅｄ ｂｌｉｓｋ ｗｉｔｈ

ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｂｌａｄｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

　 　 对比谐调叶盘系统的分析结果可知ꎬ当叶片

厚度比为 ０􀆰 ６ 时ꎬ失谐叶盘系统和谐调叶盘系统

在工作转速下频率数值差距较小. 不同叶片厚度

失谐叶盘系统在工作转速下的频率趋势相似. 随
着叶片厚度增加ꎬ除第 ３９ꎬ４０ 阶轮盘振动占优模

态对应的频率稍有下降以外ꎬ叶盘系统的其他各

阶频率均有一定程度上升ꎬ模态密集区频率受叶

片厚度影响较大ꎬ模态稀疏区(第 ３９ꎬ４０ 阶)受叶

片厚度影响较小. 相比于第二模态密集区ꎬ第一模

态密集区受叶片厚度变化影响较小ꎬ主要因为增

大叶片厚度对叶片扭转刚度影响更加明显. 选取

叶片厚度比为 ０􀆰 ６ 时ꎬ谐调和失谐叶盘系统第 ４
阶模态振型ꎬ如图 ７ 所示.
　 　 由分析结果可知ꎬ谐调叶盘系统第 ４ 阶振型

呈现 ２ 节径状态ꎬ失谐叶盘系统 ４ 阶振型主要表

现为振动集中于某几个叶片.
　 　 为了定量评价各叶片的振动状态ꎬ计算了叶

片厚度比为 ０􀆰 ６ 时谐调和失谐叶盘系统第 ４ 阶模

态各叶片的应变能ꎬ如图 ８ 所示. 根据分析结果可

知ꎬ谐调叶盘系统各叶片应变能呈现谐调变化状
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态ꎬ当系统呈现 ２ 节径振动时ꎬ由节径分开的 ４ 个

区域内ꎬ叶片最大应变能并不相等ꎬ而是呈现大小

间隔对称分布. 失谐叶盘系统各叶片应变能不再

呈现谐调变化ꎬ大部分能量集中于少数几个叶片

上ꎬ其叶片最大应变能远大于谐调叶盘叶片的最

大应变能ꎬ产生模态局部化现象.

图 ７　 叶盘系统第 ４ 阶模态
Ｆｉｇ. ７　 Ｔｈｅ ４ｔｈ ｍｏｄａｌ ｓｈａｐｅ ｏｆ ｔｕｎｅｄ ａｎｄ

ｍｉｓｔｕｎｅｄ ｂｌｉｓｋ ｓｙｓｔｅｍ
(ａ)—谐调叶盘ꎻ (ｂ)—失谐叶盘.

图 ８　 谐调和失谐叶盘系统第 ４ 阶模态叶片应变能
Ｆｉｇ. ８　 Ｂｌａｄｅ ｓｔｒａｉｎ ｅｎｅｒｇｙ ｏｆ ｔｕｎｅｄ ａｎｄ ｍｉｓｔｕｎｅｄ ｂｌｉｓｋ

ｓｙｓｔｅｍ ｏｆ ｔｈｅ ４ｔｈ ｍｏｄａｌ
(ａ)—谐调叶盘ꎻ (ｂ)—失谐叶盘.

　 　 为了评价失谐叶盘系统叶片能量集中程度ꎬ
需要有一个较为准确的量化参数来描述系统模态

局部化状态. 由于失谐主要造成振动能量集中于

几个叶片上ꎬ而其余叶片振动能量较小ꎬ因此本文

通过最大叶片应变能与其他叶片的平均应变能之

间的差距来定量描述叶盘系统的模态局部化程

度ꎬ失谐叶盘系统的模态局部化因子 ＬＥ 可以表

示为

ＬＥ ＝ Ｕｍａｘ － １
ｎ － １ ∑

ｎ

ｉ ＝１ꎬｉ≠ｊ
Ｕｉ( ) １

ｎ － １ ∑
ｎ

ｉ ＝１ꎬｉ≠ｊ
Ｕｉ( )

－１
.

(２９)
其中:Ｕｍａｘ为最大叶片应变能ꎻ ｊ 为具有最大应变

能的叶片序号ꎻｎ 代表叶片个数. 本文主要研究叶

盘系统第一模态族的模态局部化和振动响应局部

化现象ꎬ因此计算了谐调和失谐情况下各叶盘系

统前 ４０ 阶模态局部化因子ꎬ如图 ９ 所示.

图 ９　 叶盘系统的模态局部化因子
Ｆｉｇ. ９　 Ｍｏｄａｌ ｌｏｃａｌｉｚａｔｉｏｎ ｆａｃｔｏｒ ｏｆ ｂｌｉｓｋｓ

　 　 由分析结果可知ꎬ谐调叶盘系统各阶模态局

部化因子变化不大ꎬ并且数值很小ꎬ接近于 ０ꎬ表
明谐调叶盘系统没有出现模态局部化现象ꎬ对于

失谐叶盘系统ꎬ不同阶次模态局部化因子有很大

差别ꎬ不同叶片厚度失谐叶盘系统第 １ꎬ２ꎬ３８ꎬ３９ꎬ
４０ 阶模态局部化因子较小ꎬ而这些阶次为叶片轮

盘强耦合振动模态ꎬ由于叶片的质量和刚度要小

于轮盘的质量和刚度ꎬ因此叶片失谐对叶片轮盘

强耦合振动的影响较小. 同种失谐模式下ꎬ对于不

同叶片厚度的叶盘系统ꎬ在相同模态阶次ꎬ模态局

部化因子存在一定差异ꎬ表明叶片形状参数会影

响叶盘系统的模态局部化程度.

３　 失谐叶盘系统振动响应局部化分析

　 　 叶盘系统在工作时会承受气动载荷ꎬ在周期

性气流激振力作用下ꎬ叶片会由于振动造成疲劳

失效. 本文基于 ＰＩＨＩＳＣＭＳＭ 对叶盘系统在工作

转速(Ω ＝ １１ ３５０ ｒ / ｍｉｎ)下的振动响应进行分析ꎬ
将式(２５)形式的激励力施加在叶片的叶尖节点

处ꎬ根据前面的分析可知ꎬ在工作转速 ( Ω ＝
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１１ ３５０ ｒ / ｍｉｎ)下ꎬ不同叶片厚度叶盘系统的第一

族叶片弯曲模态对应的无量纲频率均在 ０􀆰 ５ ~
０􀆰 ６ 之间ꎬ因此本文的激励频率范围选择 ０􀆰 ５ ~
０􀆰 ６. 不同叶片厚度下ꎬ谐调和失谐叶盘系统振动

响应如图 １０ 所示ꎬ其中的无量纲振幅为不同激励

频率下的振动响应值与某一激励频率下的振动响

应值之比.

图 １０　 谐调和失谐叶盘振动响应
Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ｔｕｎｅｄ ａｎｄ ｍｉｓｔｕｎｅｄ ｂｌｉｓｋｓ

(ａ)—谐调叶盘系统的幅频特性ꎻ
(ｂ)—失谐叶盘系统的幅频特性.

　 　 由分析结果可知ꎬ在工作转速下ꎬ对于不同叶

片厚度的谐调叶盘系统ꎬ其幅频特性曲线呈现单

峰状态ꎬ随着叶片厚度增加ꎬ叶盘系统的共振频率

升高ꎬ最大振幅降低. 对于失谐叶盘系统ꎬ每个叶

片的幅频特性曲线不再相同ꎬ整体表现为多峰复

杂状态ꎬ 随着叶片厚度增加ꎬ失谐叶盘系统的共

振频率升高ꎬ最大振幅逐渐下降. 相同叶片厚度

下ꎬ失谐叶盘系统的响应峰值明显大于谐调叶盘

的响应峰值ꎬ出现振动响应局部化现象. 为了定量

评价失谐叶盘的振动响应局部化程度ꎬ采用振动

响应局部化因子[１５]ꎬ其表达式为

Ｌｄ ＝
Ｙｍ － Ｙｔ

Ｙｔ
× １００％ . (３０)

其中:Ｙｍ 为失谐叶盘系统幅频特性曲线的响应峰

值ꎻＹｔ 为谐调叶盘系统幅频特性曲线的响应峰

值ꎬ在不同叶片厚度下ꎬ失谐叶盘系统的振动响应

局部化因子如图 １１ 所示.

图 １１　 失谐叶盘的振动响应局部化因子
Ｆｉｇ. １１　 Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｌｏｃａｌｉｚａｔｉｏｎ ｆａｃｔｏｒ ｏｆ

ｍｉｓｔｕｎｅｄ ｂｌｉｓｋｓ

　 　 分析结果表明ꎬ随着叶片厚度的增加ꎬ失谐叶

盘的振动响应局部化因子逐渐减小ꎬ说明增加叶

片的厚度有利于减小失谐叶盘的振动响应局部化

程度.

４　 结　 　 论

　 　 １) 采用改进混合界面模态综合法计算盘片

轴一体化复杂转子系统第一级压气机叶盘在不同

转速下的频率与整体有限元法相比ꎬ前 ５０ 阶频率

最大误差在 ３％ 以下ꎬ能够保证精度ꎬ提高计算效

率. 随着转速的提高ꎬ叶盘系统的各阶频率都相应

增大.
　 　 ２) 谐调和失谐叶盘系统在工作转速下前 ５０
阶频率主要分为两个模态密集区ꎬ分别对应叶片

的弯曲模态和扭转模态ꎬ随着叶片厚度的增加ꎬ失
谐叶盘系统前 ５０ 阶频率中ꎬ两个模态密集区即叶

片振动占优模态对应的频率增加ꎬ轮盘振动占优

模态对应的频率稍有下降. 不同模态阶次下ꎬ失谐

叶盘的模态局部化因子波动较大ꎬ表明失谐叶盘

的振动能量集中程度对于不同振型的敏感度不

同. 同种失谐模式下ꎬ不同叶片厚度失谐叶盘在相

同模态阶次下模态局部化因子存在差异.
３) 随着叶片厚度增加ꎬ谐调和失谐叶盘系统

的共振频率增加ꎬ共振峰值下降. 失谐叶盘系统的

共振峰值降低程度比谐调叶盘系统共振峰值降低

程度大ꎬ失谐叶盘系统的振动响应局部化程度随

叶片厚度增加而降低.
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