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叶片安装角对叶盘结构受迫响应特性的影响

兰海强，臧朝平
（南京航空航天大学 能源与动力学院，南京２１００１６）

摘　　　要：利用简化的叶盘结构有限元模型和基于极值原理的改进 Ｍｏｎｔｅ　Ｃａｒｌｏ模拟技术，详细分析了叶

片安装角失谐对叶盘结构受迫响应特性的影响．分别对６种不同安装角误差的叶盘结构的受迫响应进行了数

值计算，得到了各自对应的响应放大因子概率密度曲线，通过曲线比较，分析了叶片安装角误差对叶盘结构

受迫响应特性的影响规律．研究表明：安装角误差虽对叶盘结构的固有频率影响较小，但对叶片受迫响应影

响是很大的，并且受迫响应幅值放大因子随安装角失谐程度增加而增加．
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ｆｏｒｃｅｄ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ

　　叶盘结构的振动一直是航空发动机设计研制
过程中要考虑的主要问题之一．叶盘结构的设计
通常假设各叶盘结构扇区具有完全相同的物理参

数和几何参数，也就是圆周循环对称结构，即谐调
的．但在实际应用过程中由于制造误差和使用中
的不均匀磨损等因素，叶盘结构的各扇区间物理

或几何参数不可避免地存在偏差，即产生失谐．
失谐会导致叶盘结构的受迫响应局部化，造

成振动能量集中在部分叶片上，且其振动明显强
于其它叶片的振动，会过早地出现高周疲劳而失
效．因此失谐叶盘受迫响应研究对发动机的工作
可靠性至关重要．
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由于叶盘结构的振动疲劳主要体现在叶片

上，因此在失谐受迫响应研究中考虑的导致失谐
的因素也主要是与叶片相关的叶片自身特性、叶
片安装角等．其中叶片自身特性引起的失谐，即通
常所说的叶片失谐．叶片失谐的描述用“叶片频率
改变”来表征，叶片失谐的模拟一般通过改变叶片
的刚度或质量实现．这种模拟建模方法给失谐受
迫响应特性的统计分析带来了方便，是国内外学
者研究失谐采用的主要方法［１－４］．到目前为止叶片
失谐的研究已经比较深入，研究表明叶片失谐具
有以下特点：①叶盘结构对失谐很敏感，很小的随
机失谐就能导致受迫响应的很大增加；②随着叶
片随机失谐程度的增加，放大因子会先增加至某
一峰值，然后又有所下降，即“峰值”效应；③利用
人为失谐可以有效降低随机失谐带来的不利影

响，减弱系统振动．根据叶片失谐的特点，人们提
出了一些预测失谐叶盘受迫响应的高效方法，例
如谐调公称模态子集法［５］（ｓｕｂｓｅｔ　ｏｆ　ｎｏｍｉｎａｌ
ｍｏｄｅｓ，ＳＮＭ）、基本失谐模型法［６］（ｆｕｎｄａｍｅｎｔａｌ
ｍｉｓｔｕｎｉｎｇ　ｍｏｄｅｌ，ＦＭＭ）等；另外还提出了一些
通过优化［７－８］及人为失谐［９］来抑制失谐叶盘振动

的方法．
尽管对于叶片自身特性导致的叶片失谐的研

究已很深入，但要实现对实际叶盘受迫响应的精
确预测，叶片安装角变化导致的失谐也需要考虑．
与叶片失谐不同，安装角失谐并未改变叶片的自
身特性（即对叶片的振动频率影响不大），而是改
变了叶片与轮盘的相对空间位置，进而改变了各
扇区物理参数和几何参数，从而产生失谐．与叶片
失谐相比安装角失谐的研究相对较少，并且大都
是对具有某一确定的安装角失谐的单个叶盘研究

其振动特性．Ｒｚａｄｋｏｗｓｋｉ［１０］利用连续参数模型，
研究了叶片安装角、界面面积变化、扭转角度等几
何参数等对叶盘振动的影响，发现这些参数的变
化对叶片应力水平有显著地影响．Ｒｚａｄｋｏｗｓｋｉ的
研究较为详细，但由于使用的模型精度不高，计算
结果可信度相对较低．Ｆｅｉｎｅｒ等［１１］使用精确有限
元模型分析了安装角失谐对叶盘振动的影响，发
现安装角失谐也会导致振动局部化，但他未详细
研究安装角失谐对振动局部化的影响规律．安装
角失谐不仅对叶盘结构振动有影响，还对流场及
转子系统有重要影响．Ｓｌａｄｏｊｅｖｉｃ等［１２］发现叶片
安装角失谐会引起气动失谐，导致结构气动阻尼
改变，进而对叶盘气动稳定性有重要影响．Ｃｈｉｕ
等［１３］研究了单个叶片安装角失谐对轴－盘－叶片系

统稳定性的影响，发现安装角失谐有可能起到提
高转子稳定性的作用．国内对失谐的研究也主要
集中于叶片失谐的研究［１，３－４，７，１４］，很少发现有安装
角失谐研究的相关论文发表，可见对安装角失谐
研究是很有必要的．
安装角失谐作为不确定量，也需要像研究叶

片失谐一样，从统计分析角度研究其对叶盘结构
的振动特性的影响规律．本文将对叶片的安装角
误差产生的失谐进行研究．首先，以叶片安装角误
差作为随机失谐参数，分别建立不同安装角误差
的有限元模型，并对谐调叶盘结构的振动特性进
行了分析；然后采用基于极值理论的改进 Ｍｏｎｔｅ
Ｃａｒｌｏ模拟技术，计算得到了不同安装角误差时
响应幅值放大因子的概率密度曲线；最后对计算
结果进行了分析讨论，并给出了结论与相关的
解释．

１　叶盘结构有限元模型及其振动特性

１．１　有限元模型及边界条件

本文采用整体叶盘结构的有限元模型如图１
所示，结构共有１２个叶片，采用Ｓｏｌｉｄ１８６实体单
元划分网格，共有约３０　０００个单元，６０　０００个节
点．根据叶盘结构的装配关系，在轮盘中心孔的前
端面施加轴向位移约束，在中心孔内径处施加周
向位移约束，在轮盘中心套筒的后端外缘施加径
向位移约束．

图１　叶盘结构的有限元模型

Ｆｉｇ．１　Ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ

１．２　叶盘结构的振动特性

１．２．１　谐调叶盘自由振动

对于谐调叶盘结构描述其模态振型从节径

（节线穿过轮盘的直径）和节圆（节线在轮盘圆周

８４５２
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方向）角度更为方便．每个模态振型的节径数都对
应着相邻叶片之间确定的相位改变，即叶间相
位角

ｈ ＝２πｈＮ
，　ｈ＝０，…ｐ （１）

其中ｈ代表模态节径数，Ｎ 是叶盘结构中的叶片
数量，ｐ＝Ｎ／２（Ｎ 是偶数时）或ｐ＝（Ｎ－１）／２（Ｎ
是奇数时）．
自由振动的特点可以方便地从频率对节径的

变化得到，其固有频率随节径的变化如图２所示．

图２　固有频率随节径变化图

Ｆｉｇ．２　Ｎａｔｕｒａｌ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ　ｖｅｒｓｕｓ　ｎｏｄａｌ　ｄｉａｍｅｔｅｒｓ

一般叶盘结构的模态分为叶片主导模态与耦

合模态．叶片主导模态中叶盘振动以叶片振动为
主，耦合模态中叶盘振动是叶片轮盘的耦合振动．
其中叶片主导的模态会呈现频率密集的现象，这
些模态称为一个模态族，模态族中包含叶盘的各
个节径振型．例如图２中在８００～８６０Ｈｚ的频率
范围内存在很多的模态，这些模态都表现为１阶
扭转振动（如图３），称为叶盘的１阶扭转模态族，
其中包括了０～６节径的各个叶盘振型．

图３　叶片扭转模态振型

Ｆｉｇ．３　Ｍｏｄｅ　ｓｈａｐｅ　ｏｆ　ｂｌａｄｅ　ｔｏｒｓｉｏｎ

１．２．２　叶盘受迫振动

外部气动激励力采用实际激励的简化形式，
将每个叶片所承受的激励简化为单点激励状态，
即将激振力施加在每个叶片相对应的相同位置的

节点上．在旋转状态下叶盘结构中叶片所受的尾
迹激励可以表示为行波的形式，那么作用在第ｉ
个叶片上的激励可以表示为

ｆｉ＝Ｆｓｉｎ（ωｔ＋ｉθ） （２）
其中

θ＝２πＥＮ
（３）

其中θ是行波激励的叶间相角，ω为激振频率，Ｅ
为激励阶次，Ｎ 为叶片数，Ｆ为激振力的幅值．当
激励频率等于叶盘结构的某阶固有频率并且激励

阶次等于该阶固有频率对应的节径数时发生叶盘

耦合共振．本文计算Ｅ取１，Ｆ取１００Ｎ，在８００～
８６０Ｈｚ之间取值，由１．２．１小节分析可知这一频
率段包含叶盘的１阶扭转模态族，其中有节径从

０～６的各个振型．得到的谐调受迫响应曲线，结
果如图４所示．在此频段内满足共振条件的频率
点只有一个，因此曲线只有一个共振峰值．失谐后
的模态是谐调时频率相近一些模态的线性组

合［５］，因此失谐后满足共振条件的点会变多，共振
峰会多于一个，如图４中失谐响应曲线（引入叶片
安装角失谐）．

图４　谐调与失谐叶盘受迫响应

Ｆｉｇ．４　Ｆｏｒｃｅｄ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆ　ｔｕｎｅｄ　ａｎｄ

ｍｉｓｔｕｎｅｄ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋｓ

２　有安装角误差叶盘结构的响应特性

２．１　改进的 Ｍｏｎｔｅ　Ｃａｒｌｏ模拟技术

这里研究的是叶盘结构受迫响应幅值的最大

值问题，从极值统计理论可知，大量叶盘结构的最
大叶片响应幅值的分布接近３个极值分布函数中

９４５２
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的一个，由于振动响应是有界值，叶片受迫响应最
大值的分布最接近于威布尔分布［２］，可以通过少
数几组随机失谐数据的模拟得到与大量模拟相一

致的结果［１５］．
最大值的三参数威布尔分布的累计分布函数

（ｃｕｍｕｌａｔｉｖｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ　ｆｕｎｃｔｉｏｎ，ＣＤＦ）可 表
示为

Ｆ（ｘ）＝ｅ－［（λ－ｘ）／δ］
β （４）

　　相应的概率密度函数（ｐｒｏｂａｂｉｌｉｔｙ　ｄｅｎｓｉｔｙ
ｆｕｎｃｔｉｏｎ，ＰＤＦ）为

ｆ（ｘ）＝βδ
λ－ｘ（ ）δ

β－１

ｅ－［（λ－ｘ）／δ］β （５）

式中δ，β，λ分别是尺度参数、形状参数和位置参
数，ｘ是所要研究的随机变量值，在这里ｘ是失谐
叶片最大响应幅值放大因子．为了估计威布尔分
布的３个参数，对累计分布函数两边取对数然后
整理得到

ｌｎ（λ－ｘ）＝ １
β
ｌｎ［－ｌｎ（Ｆ）］＋ｌｎ（δ） （６）

式中ｘ的值可以通过几组 Ｍｏｎｔｅ　Ｃａｒｌｏ模拟的结
果得到，ＣＤＦ的值通过对这些数据整理得到．位
置参数λ是ｘ的上限值，对于失谐受迫响应的情
况，在本文的边界条件下可使用 Ｗｈｉｔｅｈｅａｄ［１６］导
出的近似结果

λ≈ １２
（１＋槡Ｎ） （７）

这里λ是通过谐调系统叶片幅值峰值标准化的结
果，即失谐与谐调最大响应幅值之比，Ｎ 是叶片
数量．这样就只剩下尺度参数和形状参数２个未
知量，它们可以通过最小二乘线性回归得到．

２．２　受迫响应特性

以叶片安装角误差为失谐参数，来模拟实际
的安装误差，产生的失谐和受迫响应特性．假设叶
片安装角（本文中为４５°）的误差服从均值为０，标
准差分别０．５％，１％，２％，３％，４％，５％的高斯分
布，每种误差的模拟次数为５０次，即每组建立５０
个叶盘有限元模型．假设每个叶片对标准差的贡
献相同，则安装角分别为（４５±０．２２５）°，（４５±
０．４５）°，（４５±０．９）°，（４５±１．３５）°，（４５±１．８）°，
（４５±２．２５）°，根据实际工艺水平，安装角误差不
会超过５％的标准差．叶盘结构叶片安装角失谐
放大效果如图５所示．理论计算得到的幅值放大
因子的概率密度曲线如图６所示．
从图６的曲线变化规律可见：①随着失谐参

数标准差增加，幅值放大因子曲线总体右移呈增

图５　放大的叶盘结构安装角失谐

Ｆｉｇ．５　Ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ　ｗｉｔｈ　ｅｘａｇｇｅｒａｔｅｄ　ｓｔａｇｇｅｒ

ａｎｇｌｅ　ｍｉｓｔｕｎｉｎｇ

图６　响应放大因子概率密度曲线

Ｆｉｇ．６　Ｐｒｏｂａｂｉｌｉｔｙ　ｄｅｎｓｉｔｙ　ｆｕｎｃｔｉｏｎ　ｏｆ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ

ｍａｇｎｉｆｉｃａｔｉｏｎ　ｆａｃｔｏｒｓ

大趋势，因此在实际装配制造中应尽可能减少安
装角误差．由前文叙述可知叶片失谐的放大因子
随失谐程度的增加是存在“峰值”效应的，基于“峰
值”效应Ｎｉｋｏｌｉｃ等［１７］提出利用“大失谐”来减振
的方法，即把叶片随机失谐控制在“峰值”之外，利
用程度较大的随机失谐来减小叶盘振动．因为安
装角随机失谐放大因子是持续增大的，不存在“峰
值”效应，所以不能像叶片失谐一样通过“大失谐”
来达到减振效果．②每条曲线总有放大因子小于

１的一部分，安装角的随机误差并不总是会引起
受迫响应的增加，若能合理控制安装角分布也能
起到减弱受迫响应的作用，而且安装误差越小减
弱受迫响应的概率越高．
失谐程度（标准差）与放大因子均值之间关系

曲线如图７所示．
由图７分析可知：安装角随机失谐与以往研

究的叶片失谐有明显不同，安装角随机失谐响应
放大因子随失谐程度的增加不存在“峰值”效应，
而是持续增加．在安装角误差为５％时，产生的失
谐响应放大因子超过１．６倍．可见安装角随机失
谐对叶盘结构振动的影响是很大的，在叶盘结构
的响应预测中不能忽略．
与叶片失谐会影响频率的改变有明显的不

０５５２
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图７　失谐程度与响应放大因子关系曲线

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｍａｇｎｉｆｉｃａｔｉｏｎ　ｖｅｒｓｕｓ

ｍｉｓｔｕｎｉｎｇ　ｓｔｒｅｎｇｔｈ

同，安装角失谐与频率失谐量的关系如图８所示，
随着安装角失谐幅值的增加频率失谐量略微增

加，但频率失谐量的值是很小的，在１０－３量级．可
见，安装角误差对结构固有频率的改变是很小的，
基本可以忽略．这一结论与Ｆｅｉｎｅｒ等［１１］的结果是
一致的．这也许是导致安装角失谐与叶片失谐放
大因子变化规律不同的一个原因．事实上，安装角
误差引起的失谐作用的大小依赖于叶盘结构的设

计（即具体模型）适当改变本文轮盘模型的尺寸，
重新计算得到改变模型后的放大因子随失谐幅值

的变化规律，可以发现：改变结构尺寸后，放大因
子在数值上有所改变，但变化规律没变，放大因子
仍是随安装角失谐幅值增加而增加．

图８　失谐程度与频率失谐量关系曲线

Ｆｉｇ．８　Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｍｉｓｔｕｎｉｎｇ　ｖｅｒｓｕｓ

ｍｉｓｔｕｎｉｎｇ　ｓｔｒｅｎｇｔｈ

由于本文考虑的安装角误差引起的失谐受迫

响应采用了简化的单点激励力，只限于结构失谐
的受迫响应，而实际中叶片整个型面受到空气动
力学气体激励力作用，叶片安装角发生变化后，相
应的气体激振力的大小和方向的变化是十分复杂

的，尚有待于深入研究．

３　结　论

本文以叶片的实际安装角误差作为随机失谐

参数，建立了不同程度安装角误差的有限元模型，
采用改进的 Ｍｏｎｔｅ　Ｃａｒｌｏ模拟技术计算了不同误
差时受迫响应的概率特性．根据计算结果可知：

１）安装角误差随机失谐不同于其它形式的
叶片随机失谐，它对结构模态频率影响不大，对受
迫响应幅值的影响较大，响应放大因子随失谐程
度的变化没有出现“峰值”现象，而是随安装角误
差增大，幅值放大因子总体呈增大趋势；

２）安装角误差引起的失谐作用的大小依赖
于叶盘结构的设计，安装角变化只改变了叶盘结
构的相对位置，对叶片的模态频率影响不大，失谐
作用的大小依赖于叶盘结构的具体设计．
致谢：
感谢伦敦帝国学院ＥＰ　Ｐｅｔｒｏｖ博士对本论文

的建设性讨论．
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