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确定颤振叶片动应力的数值方法
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【摘要】　本文提出了确定颤振叶片动应力的数值方法,包括叶片振动时非定常气动力作功与阻尼

功的计算,平衡振幅的概念,在平衡振幅条件下的动应力及其相应的寿命估价。
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1　绪　言
　　叶片颤振分析是涉及叶轮机械安全性的重要问题。以往的分析只是根据非定常气动力作

功的性质即功的正负来确定颤振边界,就是认为当非定常气动力作功为正意味着叶片振动过

程中不断地从流体中吸取能量而使振动加剧,从而把非定常气动力作功为零的点作为安全运

行的边界点。但实际上,叶片在振动过程中,不仅存在着非定常气动力作功,还存在着阻尼功,

而阻尼功总是起抑制叶片振动加剧的作用。并且随着振幅的增加,阻尼功也总是增加的。因此,

即使在非定常气动力作正功的颤振条件下,并不一定会使振动越来越剧烈,所以分析叶片颤振

问题,应当按照下述的三种情况: (1)气动功为正值,但在任何振幅条件下均小于阻尼功,则不

会发生颤振。(2)气动功为正值,且在任何振幅条件下均大于阻尼功,则会使叶片振动越来越剧

烈,立即发生颤振破坏。 (3)气动功为正值,但随着振幅的增加,气动功由大于阻尼功逐渐变为

小于阻尼功,即存在着两者相等的平衡振幅点。叶片在平衡振幅点振动,不会立刻破坏,但会发

生疲劳破坏。对此就应确定此运行条件下的动应力,并根据动应力大小估价相应的寿命,从而

确定合适的安全边界。

因此,对于颤振叶片安全性的分析,应当包括下述几方面的内容: (1)应用计算流体力学的

方法,确定叶片在各种流动条件下和各种振型下的非定常气动力。 (2)确定在各种振型条件下

叶片的阻尼功。 (3)由气动功和阻尼功确定叶片在颤振条件下的平衡振幅。 (4)确定叶片在平

衡振幅条件下的动应力。(5)由动应力根据有限寿命的理论评价叶片的疲劳寿命。根据上述条

件作出的叶片颤振安全性分析比起只单纯考虑非定常气动力作功当然要更为符合工程实际。

2　非定常气动力作功的确定
　　采用全三维粘性流数值求解方法,即求解下述三维非定常粘性流动基本方程:
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式中: 8ψ为叶轮转速, 0 为粘性应力张量。

图 1　不同振型条件下,非定常气动功随流量的变化

根据振荡流体力学原理[1 ]和快速求解复

杂流动的参数多项式方法[2 ] ,可以得到作用在

振动叶片上的三维非定常气动力,可参看文献

[ 3, 4 ]。例如某机组叶片在不同振型下的非定

常气动力作功,计算所得如图 1所示。

3　各种振型条件下的叶片阻尼功
　　从能量的观点,阻尼功具有下述关系式:

W d = 2W k ∆ (4)

式中:W d 为阻尼功,即叶片每振动一个周期由

阻尼所消耗的能量,W k 为振动叶片的最大动能, ∆为对数衰减率[5, 6 ]。

图 2　2C r13材料阻尼特性曲线

阻尼 ∆包括结构阻尼和材料阻尼。结构阻尼主要与叶根、

围带、拉筋等和叶片的接触有关; 材料阻尼则是由材料在交变

应力下的磁滞现象所引起。自由叶片在高速转动条件下,由于

离心力的作用, 结构阻尼急剧减小, 与材料阻尼相比要小得

多。因此,一般情况下,可主要考虑材料阻尼。要十分精确地给

出材料阻尼是很困难的,目前可以根据有关实验材料确定。如

图 2所示的即为叶片常用材料 2C r13的阻尼曲线[7 ]。

叶片振动的最大动能可以根据叶片的振型求得。若叶片在一定频率下作简谐振动,叶片在

3个方向的位移可表示为:

S x (x , y , z , t) = Sθx (x , y , z ) sin Ξt (5)

S y (x , y , z , t) = Sθy (x , y , z ) sin Ξt (6)

S z (x , y , z , t) = Sθz (x , y , z ) sin Ξt (7)

这里 Sθx , Sθy , Sθ z 为 3个方向上的振幅, Ξ为振频。这样,就可以得到振动叶片的最大动能为:

W k =
1
2

ΘΞ2∫
V

(Sθ2
x + Sθ2

y + Sθ2
z ) dV (8)

式中: V 为叶片的体积。从式 (8)可知,若已知叶片的振型,即可得到叶片振动的最大动能。而振

型则可以根据常规的有限元方法求解。

4　平衡振幅及其相应的动应力的确定
　　在得到各种振型条件下的气动功和阻尼功后,就可以根据两者相等的条件确定平衡振幅。

在平衡振幅条件下,叶片在气动力和阻尼的作用下作既不扩大也不缩小的振动。若不存在平衡
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图 3　相对流量 012,振频率 86 H z条件下

气动功与阻尼功随振幅的变化

无平衡振幅,立即破坏

振幅,即气动功始终大于阻尼功,则振动会立刻发散而导

致破坏。图 3～ 5给出了某机组叶片在不同振频时,气动功

与阻尼功随振幅的变化曲线。可以看出,图 3所示的气动

功始终大于阻尼功,图 4给出的平衡振幅为 4148 mm ,图 5

给出的平衡振幅为 1133 mm。

应当指出的是,用振荡流体力学方法将非定常方程转

化为振幅方程求解,是在小振动条件下进行的。当平衡振

幅比较大时,微小振动已不再成立,此时可以应用振荡流

体力学的局部线化理论来处理,参见文献[ 1 ]。

应用求解弹性力学问题的有限元方法,在得到叶片振

型后可求得与振幅相应的应力。这样,可以根据平衡振幅

得到相应的动应力。例如,相应于图 4的平衡振幅,其动应

力为 115183 M Pa,而相应于图 5的平衡振幅的动应力为 34130 M Pa。

图 4　相对流量 012,振频率 103 H z 图 5　相对流量 012,振频率 260 H z

平衡振幅 4148 mm 平衡振幅 1133 mm

5　根据平衡振幅条件下的动应力评估颤振叶片寿命
　　由于叶片的寿命除了与叶片的受力状态有关,还和叶片的材料有关,要准确的评估叶片寿

命是十分困难的。这里只是作为一种工程近似的评估方法,引入有限寿命这一概念,选用曼森

—科芬方程,作为寿命计算的基本方程[8, 9 ]:

△Ε
2

=
△Εe

2
+
△Εp

2
=

Ρ′f - Ρm

E
(2N ) b + Ε′f (2N ) c (9)

式中: △Ε为应变幅度,△Εe 为弹性应变幅度,△Εp 为塑性应变幅度, Ρ′f 为疲劳强度系数, E 为

弹性模量, b为疲劳强度指数, Ε′f 为疲劳塑性系数, c为疲劳塑性指数,N 为循环次数, Ρm 平均

应力。

在评估颤振叶片寿命时,只考虑到弹性应力,没有涉及叶片的塑性变形,即△Εp = 0,另外

近似认为△Ρ= E△Ε,则式 (9)可简化为:

1
N

= 2
Ρ′f - Ρm

△Ρ

1öb

(10)

　　这样,应用式 (10) ,就可以从动应力得到寿命N。例如对某机组叶片进行颤振分析,在相
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对流量GöG 0 为 014与 012时,非定常气动力作功均为正值,即若只考虑气动力作功,则均属

于颤振范围而不能运行,但若考虑阻尼功并进行动应力计算和寿命评估,其结果为:

平衡振幅 (mm ) 动应力 (M Pa) 寿命 (小时)

相对流量 014

相对流量 012

2145

4148

63116

115183

0127E+ 07

0195E+ 03

很明显,考虑了阻尼和动应力,则相对流量为 014时,虽然居于颤振状态,但仍可以运行,

而相对流量为 012时,则绝对不可以运行。

对于同样的相对流量,不同的振型其结果差别也是很大的。例如在同样的 012相对流量

下,不同振频条件下的动应力与寿命评估为下:

振频 (H z) 103 150 214 260 317

平衡振幅 (mm )

动应力 (M Pa)

寿命 (小时)

4148

115183

0195E+ 03

3136

86177

0126E+ 05

3129

85105

0149E+ 05

1133

34130

0135E+ 10

1101

26118

0117E+ 12

虽然,在有的振频下,如 260和 317 H z时,完全可以运行,但在 103 H z的振频下,则完全

不允许运行。所以,进行叶片颤振分析,应当考虑到所有可能的振型。

6　结　论
　　本文给出的分析颤振叶片动应力的数值方法及其相应的寿命评估,为对叶轮机械叶片进

行颤振分析朝着更为符合工程实际的方向推进了一步。实际应用的算例分析也证实这个方法

对工程分析而言是完全必要的。
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cat ion rubber damper have been studied experim en ta lly. T he resu lts ind ica te that the vib ra2
t ion of the can t ilever beam can be great ly reduced, on ly if the con struct ion param eters of the
m eta l rubber are p roperly selected.

Key W ords　V ib rat ion　D amp ing　Beam　D amper

IM PACT- RUB FAUL T CHARACTER IST ICS
AND HOLOSPECTRUM ANALY SIS

OF ROTAT ING M ACH INERY W ITH IM BALANCE
L iu X iandong and L i Qihan

(4th D ep t. B eij ing U n ivers ity of A eronau tics and A s tronau tics, B eij ing　100083)

ABSTRACT　　　　W ith respect to the impact- rub dynam ic equat ion s of Jeffco t t ro2
to r on ly w ith im balance, the characterist ics of every harmon ic w ave in the spectrum dom ain

are studied acco rd ing to the 2- d im en sion ho lo spectrum theo ry, and an impo rtan t fea tu re of

the impact- rub is ob ta ined. T he effects of frict ion coeff icien t and ro ta t ing velocity on the
p recession are analysed. It is d iscovered that the regu lar fo rw ard p recession resu lt ing from

unbalancing fo rce p lays a crit ica l ro le w hen the frict ion coeff icien t is sm all, bu t as the frict ion

coeff icien t is en larged, the quasi- periodic p recession o r in stab ility w ill appear a t certa in ro2
ta t ing velocity.

Key W ords　Ro tat ing m ach inery　 Im balance　R ubb ing　Ho lograph ic diagno st ics

ADD IT IO NAL PAPERS

NUM ER ICAL M ETHOD FOR D ETERM IN ING
DY NAM IC STRESSES IN FL UTTER BLAD ES

Chen Zuoy i and W u X iaofeng
(D ep t. of Therm a l Eng ineer ing , Ts inghua U n ivers ity , B eij ing　100084)

ABSTRACT　　　　A num erica l m ethod is p resen ted to determ ine the dynam ic stresses

and fa t igue life of a flu t ter b lade in tu rbom ach inery. T he m ethod con ta in s the calcu la t ion of

un steady aerodynam ic w o rk and damp ing w o rk of the vib ra t ing b lades; the concep t ion of e2
qu ilib rium amp litude; and the est im at ion of its fa t igue life in acco rdance w ith the dynam ic
stresses of the vib ra t ing b lades under the equ ilib rium amp litude. T he un steady aerodynam ic

w o rk is ob ta ined from the calcu la t ion of 3- D un steady N - S equat ion s w ith the O scilla t ing

F lu id M echan icsM ethod (O FMM ) and the Param etric Po lynom ialM ethod (PPM ). T he m ax2
im um k inet ic energy and dynam ic stresses of the vib ra t ing b lades are calcu la ted w ith FEM.

T he fa t igue life of the b lade is est im ated w ith M an son- Coffin Equat ion. T he calcu la ted re2
su lts demon stra te that the b lades can opera te even the un steady aerodynam ic w o rk is po si2
t ive.
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