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气流激励下叶片振动响应分析方法

田少杰，漆文凯，许正华

（南京航空航天大学 能源与动力学院，南京２１００１６）

摘　　　要：为开展气流激励下叶片振动响应分析方法研究，建立了气动激振力预估方法，采用非线性谐波

法对叶排进行三维非定常流动分析，获得叶片表面的脉动压力，编制流固转换程序，计算叶片所受的气动激振

力。建立了叶片气动阻尼分析方法，基于能量法和弱耦合分析法，对叶片与流场进行流固弱耦合分析，将气动力

对运动的叶片所做的气动负功等效为黏滞阻尼力所做的功，求得转子叶片的模态气动阻尼比。建立了叶片在气

流激励下的振动响应分析方法，基于气动激振力和叶片模态气动阻尼比，采用模态叠加法分析叶片振动响应。

使用该方法，针对发动机中１．５级压气机转、静子叶排模型，计算了转子叶片在真实流场中的气动激振力、前８

阶模态气动阻尼比以及在气动激振力与气动阻尼共同作用下转子叶片的振动响应，振动应力达到１００ＭＰａ。
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　　航空发动机之所以成为研发与制造难度最大

的现代工业产品，主要原因之一在于其结构部件

工作环境恶劣（高温高压），且对可靠性要求很高。

特别是转子叶片，其不仅受离心力作用，还受到上

游叶排尾迹、势流干扰、激波等周期性非定常气动

激励的影响。这种影响是引起高周疲劳失效故障

的主要原因。因此，开展气流激励下叶片振动响

应分析方法研究，并获得转／静子叶排间距对其振

动应力影响规律，完善叶排间距设计方法，具有重

要的科学意义及工程价值。

建立气流激励下叶片振动响应分析方法，并

获得叶排间距变化对叶片振动应力影响规律的研

究，涉及到的主要问题包括：叶片表面气动激振力

的预估、叶片气动阻尼的分析、叶片在气流激励下

的强迫振动响应。下文分别给予研究综述。

气动激振力的预估方法：对叶排进行三维非

定常流动分析，从而获得叶片表面所受的脉动压

力；在此基础上，通过流固转换，将脉动压力转化

为气动激振力。目前用于叶排非定常数值模拟的

方法主要三种方法：相位延迟法、叶片约化法和非

线性谐波法［１３］。其中刘锡阳等人［４］采用相位延

迟法，实现了两排叶片非定常流动三维数值模拟，

计算结果表明相位延迟法具有计算经济、模拟准

确的特点。Ｗａｎｇ等人
［５］采用相位延迟法研究了

静转子轴向间距对动叶振动应力的影响。结果

表明在确定的轴向间距范围内，转子叶片振动应

力随轴向间距的增大而减小。Ａｒｎｏｎｅ
［６］采用叶

片约化法，通过分析不同约化比，并和真实的几何

数值计算结果对比后认为，约化比相比真实几何

的偏差越小，可以得到越可靠的结果。李亚等

人［７］对某型发动机的一级跨声速风扇转／静子叶

片进行了非定常流场数值模拟。通过对叶片特征

截面的时均载荷分析，获得了静叶的约化量对下

游激波位置的影响。Ｆｅｎｇ等人
［８］提出了一种基

于Ｆａｖｒｅ平均非线性谐波法，并以对亚、跨声速压

气机为例，验证了该方法与基于时间推进非定常

计算的一致性。Ｂｕｒｏｎ等人
［９］采用非线性谐波流

动模拟，并与实验数据的比较表明：数值模拟的压

力幅值与实验数据吻合较好。药晓江等人［１０］采

用非线性谐波法和传统双时间步法对风扇叶片和

涡轮叶片分别进行了非定常计算分析，结果表明：

在相同计算机硬件条件下，非线性谐波法可节省

４０％ 的计算时间。通过非定常计算得到叶片的

所受的脉动压力可在时域内或频域内进行流固转

换，获得叶片表面所受的气动激振力。

总地来说，叶片约化法对流体计算域进行约

化后，大大减少了计算量和计算时间，但叶片个数

的改变相应改变了叶片所受激振力的激励频率。

相位延迟法只能模拟两排叶片的流动情况，不适

用于更多级数叶片的流场模拟［１１］。而非线性谐

波法基于求解时间平均和不同谐波阶次的定常输

运方程，能够在频域内有效地求解非定常问题，尤

其对于转静干涉问题有较高的计算效率和精

度［１２］。故本文采用非线性谐波法进行非定常计

算，获得叶片表面所受的脉动压力，进而通过流固

转换，获得叶片表面的气动激振力。

气动阻尼的分析方法：对叶片进行流固耦合

分析，获得气动力对叶片所做的气动负功，然后根

据能量法，即：当叶片做等幅的强迫振动响应时，

根据能量等效的原则，在一个振动周期内叶片气

动力所得的负功等效为黏性阻尼力的功，进而求

得叶片的气动阻尼。Ｓｅｉｎｔｕｒｉｅｒ等人
［１３］根据能量

等效原则，提出了一种新的等效模态气动阻尼比

的计算表达式。Ｓｒｉｖａｓｔａｖａ等人
［１４］考虑到模态气

动阻尼比通常很小，对 Ｓｅｉｎｔｕｒｉｅｒ等人提出的等

效模态气动阻尼比的计算表达式给出了一个近似

解。郭雪莲等人［１５］基于弱耦合法的思想，提出了

气动等效黏滞阻尼系数的定义，这种定义方式仿

照了结构等效黏滞阻尼系数的定义，把气动阻尼

等效为黏性阻尼。张陈安等人［１６］基于叠加原理，

与传统的能量法相结合，在叶轮机叶片做小振幅

运动的前提下，提出了一种非定常气动力降阶模

型，提高了气动阻尼计算的效率。肖军等人［１７］为

解决耦合计算过程中动网格的网格变形限制多、

流固数据传递效率低的问题，独立开发了流体网

格变形控制程序和非定常流动模拟计算程序，实

现了流场中振动叶片气动阻尼的计算。

总地来说，气动阻尼的数值计算方法主要分

为两种［１８］：弱流固耦合法和强流固耦合法。弱流

固耦合法进行计算时，其耦合过程体现为：把流体

对固体的作用视为外力或气动阻尼效应，固体的

运动作用在流体上使流体发生强迫运动。强流固

７２８
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耦合法同样是将固体方程与流体方程联立求解，

其耦合过程比弱耦合法更加严谨。它要求流体与

固体每各自进行一步计算之后，都要进行一次载

荷传递，即流体计算得到的力载荷传递给固体，固

体计算得到的位移载荷传递给流体。该方法将数

据在流体与固体之间往复计算，可以准确地求解

气动非线性较强的问题。该方法的缺点是计算量

大，计算成本较高。鉴于弱流固耦合具有较高的

精度，又兼顾计算效率和经济性，本文采用弱耦合

法获得气动力所做的气动功，进而根据能量法获

得气动阻尼比。

气流激励下的强迫振动响应分析方法可分为

瞬态分析和稳态分析。郑
!

等人［１９］采用ＡＮＳＹＳ

软件的瞬态响应分析方法对叶片的受力响应进行

了分析。对比分析了跨声速和亚声速条件下叶片

的强迫响应，得到了两种工况下叶片的强迫响应

特性。Ｐａｌａｚｏｔｔｏ等人
［２０］为了模拟叶片的高周疲

劳状态，对不同叶片进行了动态加载，并且开发了

一种计算应力和位移模式的瞬态分析工具。结果

表明加载激励的幅值与产生叶片最大应力之间存

在一定的关系。王梅［２１］研究采用稳态分析法分

析了前排静子叶片的尾流对后排转子叶片振动的

影响。Ｐｉｒａｃｃｉｎｉ等人
［２２］开发了一组强迫振动响

应计算工具，即：将计算得到的叶片上的非定常压

力分布映射到叶片的有限元模型上，并进行强迫

响应分析以预估涡轮叶片的振动响应。

总地来说，两种方法所得计算结果都可与实

验值相吻合，表明这两种方法是可行的。与稳态

分析相比，瞬态分析具有激振力信息完整的优点，

但收敛性较差，计算时间较长。当只考虑某阶共

振响应时，稳态分析比瞬态分析的计算量要小得

多，不存在收敛问题。然而，由于只计算了某一频

率下的响应，因此会丢失一些激振力的信息，使得

稳态分析结果偏小。

本文开展气流激励下叶片振动响应分析方法

研究，主要思路和流程是：首先，基于非线性谐波

法对转／静子模型进行非定常流场计算，同时得到

了转子表面的非定常压力分布。利用快速傅里叶

变换对非定常结果进行频谱分析，将时域结果转

变为频域结果，再根据不同频率对应的幅值，将振

幅较大的前几阶关键频率和对应载荷进行提取，

并利用这些载荷来近似模拟原流场。在此基础

上，通过自行编制的流固转换接口程序获得叶片

体固体网格表面所受的气动激振力，建立了气动

力的预估方法；然后，对转／静子叶片进行流固耦

合计算，计算得到气动力对叶片所做的气动功，基

于能量法分析原理，并将气动功等效为黏滞阻尼

力的功，进而求得转子叶片的模态气动阻尼比，建

立了气动阻尼的分析方法；接着，将气动激振力和

气动阻尼加载到叶片上，采用模态叠加法对叶片强

迫振动响应分析，建立一套适合工程应用的气流激

励下叶片振动响应分析方法。计算流程如图１。

图１　方法流程图

Ｆｉｇ．１　Ｍｅｔｈｏｄｆｌｏｗｃｈａｒｔ

１　气动激振力预估方法

为了更精准得到叶片表面所受的气动激振

力，本文采用非线性谐波法对转／静子叶排三维非

定常流动分析获得叶片表面所受的脉动压力，在

此基础上，通过自行编制流固转换接口程序，获得

固体域内叶片表面所受的气动激振力，其具体分

图２　气动激振力预估技术路线图

Ｆｉｇ．２　Ｔｅｃｈｎｉｃａｌｒｏａｄｍａｐｏｆａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ

ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｆｏｒｃｅｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ

析流程如图２所示。

８２８
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１１　非线性谐波法

非线性谐波法假设非定常流动由时均流动与

若干具有周期性流动特性的扰动叠加而成，如式

（１）所示：

犝（狉，狋）＝珡犝（狉）＋犝′（狉，狋） （１）

式中狉为坐标向量，狋表示时间。周期性流动可以

用谐波函数来逼近，在周期性扰动假设的基础上，

将守恒型变量犝（狉，狋）分解成时均值珡犝（狉）与若干

个周期扰动犝′（狉，狋）之和，其中狀阶谐波可以逼近

周期扰动犝′（狉，狋），如式（２）所示：

犝′（狉，狋）＝
狀

犽＝１
［珦犝犽（狉）ｅ

ｉω犽狋＋珦犝－犽（狉）ｅ
ｉω－犽狋］

（２）

式中ω为系统固有频率，谐波振幅珦犝犽 和珦犝－犽是共

轭复根，犽为谐波阶数，当犽＝１时，其频率等于叶

片的通过频率。

通过对非定常方程进行时间平均，得到了一

个时均方程，用有限体积法来表示为

Θ犻
ｄ珡犝
ｄ狋犻
＝－ｃｅｌｌｆａｃｅｓ

珚犉ｃ犛＋ｃｅｌｌｆａｃｅｓ
珚犉ｖ犛＋Θ犻犛ｔ犻

（３）

其中犻是网格编号；Θ犻代表网格单元；犛向量的大

小为单元的面积，其为面法向；珚犉ｃ和珚犉ｖ 分别是离

散的对流项和黏性项；犛ｔ是源项。

非线性使得确定性应力项τｄｅｔｃ和τｄｅｔｖ出现在

时均方程中，其对流和黏滞通量的贡献如下：

珚犉ｖ犛＝

０

犇狓·犛

犇狔·犛

犇狕·犛

（犅·犛）＋珔狇

熿

燀

燄

燅ｖ

＋

０

０

０

０

τ

熿

燀

燄

燅ｄｅｔｃ

（４）

式中 犅 为生成压力项，珔狇ｖ 为黏滞耗散项。当

犇狓（τ狓狓，τ狓狔，τ狓狕）、犇狔（τ狔狓，τ狔狔，τ狔狕）和犇狕（τ狕狓，τ狕狔，

τ狕狕）为应力矢量时，确定性应力项τｄｅｔｃ和τｄｅｔｖ分别

可写成如下式：

τｄｅｔｃ＝

０

狏′狓［（ρ狏）·犛］

狏′狔［（ρ狏）·犛］

狏′狕［（ρ狏）·犛］

犎′［（ρ狏）·犛

熿

燀

燄

燅］

（５）

τｄｅｔｖ＝

犇′狓·狏

犇′狔·狏

犇′狕·

熿

燀

燄

燅狏

·犛 （６）

式中犎 为流体的焓，ρ为流体的密度，狏为流体的

速度。

将１阶线性化方程代入频域，使得输运方程

与时均流方程一样具有空间依赖性（用上标～表

示），采用有限体积法来表示为

Θ犻
ｄ珟犝
ｄ狋犻
＝－ｆａｃｅｓ

珟犉ｃ犛＋ｆａｃｅｓ
珟犉ｖ犛＋Θ犻犛ｔ

槇
犻（７）

珟犉ｃ犛＝

（ρ
槇
狏·犛）

（ρ
槇
狏·犛）狏

槇
狓＋（ρ

槇
狏·犛）狏狓＋珟狆犛狓

（ρ
槇
狏·犛）狏

槇
狔＋（ρ

槇
狏·犛）狏狔＋珟狆犛狔

（ρ
槇
狏·犛）狏

槇
狕＋（ρ

槇
狏·犛）狏狕＋珟狆犛狕

（ρ
槇
狏·犛）珮犎＋（ρ

槇
狏·犛）珨

熿

燀

燄

燅犎

（８）

珟犉ｖ犛＝

０

犇狓·犛

犇狔·犛

犇狕·犛

（犅·犛）＋珔狇

熿

燀

燄

燅ｖ

（９）

珟犅＝

犇狓·珓狏＋犇
槇
狓
珋狏

犇狔·珓狏＋犇
槇
狔
珋狏

犇狕·珓狏＋犇
槇
狕
珋

熿

燀

燄

燅狏

（１０）

　　扰动方程为线性化方程，分别求解两个扰动

犳′和犵′的傅里叶展开式，如下所示：

犳′＝
犖

犽＝１

犳′犽　　犵′＝
犖

犽＝１

犵′犽 （１１）

　　由于傅里叶展开式的正交性，犳′和犵′产生的

不确定应力项为

犳′犵′＝
犖

犽＝１

１

２
犳犽 犵犽 ｃｏｓ（犳犵） （１２）

式中 犳犽 和 犵犽 为扰动量的幅值，犳犵 为犳′和

犵′的相角之差，将线性化的方程投影到频域，则谐

波方程变为定常形式，如下所示：

ｉω犽Θ犻珦犝犽 ＝－Δ犛
珟犉ｃ犛＋Δ犛

珟犉ｖ犛＋Θ犻犙′ｉ

（１３）

１２　流固转换接口程序

通过转／静子叶排三维非定常流动计算获得

了转子叶片表面的非定常压力，但非定常压力需

要完成气动激振力的转换才能进行叶片的强迫振

动响应分析。首先，利用快速傅里叶变换对非定

常压力进行频谱分析，将谐波压力较大的前几阶

关键频率和对应幅值进行提取，并利用提取后的

谐波压力来近似模拟原流场；然后，通过流固插值

将非定常压力的幅值加载到固体域内叶片表面各

９２８
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节点上；最后，将非定常压力的幅值与该单元的面

积相乘，得到该单元的气动激振力。本文应用

ＭＡＴＬＡＢ和ＡＮＳＹＳ的二次开发语言ＡＰＤＬ编

制流固转换的接口程序。

１．２．１　傅里叶变换

傅里叶变换能够把任何与时间相关的数据分

解成狀阶谐波的总和。本文通过傅里叶变换将叶

片表面的随时间变化的压力转化为狀阶谐波压

力，这样就为求解叶片在气流激励下的强迫振动

响应带来极大的方便。

对于任何连续时间周期信号可用周期为 犖

的正弦序列表示，其基频成分为

犲１（狀）＝ｅ
ｉ（２π／犖）狀 （１４）

　　犽次谐波序列为

犲１（狀）＝ｅ
ｉ（２π／犖）犽狀 （１５）

　　但离散级数所有谐波成分中只有犖 个是独

立的，这是连续傅里叶级数的不同之处，即

ｅｉ
（２π／犖）［（犽＋犖）狀］

＝ｅ
ｉ（２π／犖）犽狀 （１６）

因此，有

犲犽＋犖（狀）＝犲犽（狀） （１７）

　　将周期序列展成离散傅里叶级数时，只需取

犽＝０～犖－１这犖 个独立的谐波分量，所以一个

周期序列的离散傅里叶级数只需包含这犖 个指

数，即

珟狓（狀）＝
１

犖
犖－１

犽＝１
珦犡（犽）ｅｉ

（２π／犖）犽狀 （１８）

利用正弦函数的周期性就可求解系数珦犡（犽）。

１．２．２　流固插值

流体网格数量多，而固体网格数量少，鉴于流

固网格不匹配，需要采用数值插值法进行流固网

格数值插值。在众多插值函数中，埃米尔特插值

函数插值精度高，具有一般性，既保证了插值多项

式在插值节点上的函数值相等，又保证了节点上

的导数值相等［２３］。故本文采用埃米尔特插值法，

其具体做法是：

对于埃米尔特插值基函数

犘犻（狓）＝ （狓－狓犽）
狓－狓犽＋１
狓犽－狓犽＋（ ）

１

２

犿犽＋

（狓－狓犽＋１）
狓－狓犽
狓犽＋１－狓（ ）

犽

２

犿犽＋１

１＋２
狓－狓犽
狓犽＋１－狓（ ）

犽

狓－狓犽＋１
狓犽－狓犽＋（ ）

１

２

狔犽＋

１＋２
狓－狓犽＋１
狓犽－狓犽＋（ ）

１

狓－狓犽
狓犽＋１－狓（ ）

犽

２

狔犽＋１ （１９）

式中犘（狓犽）＝狔犽，犘（狓犽＋１）＝狔犽＋１，犘′（狓犽）＝犿犽，

犘′（狓犽＋１）＝犿犽＋１为流场叶片壁面的离散网格节点

所形成的空间曲面犌＝犳（狓犻，狔犻，狕犻）所对应的狓轴

坐标值，那么扩展成为三维埃米尔特插值函数是

犘犻犼犽（狓，狔，狕）＝犘犻（狓）犘犼（狔）犘犽（狕） （２０）

１．２．３　激振力的转化

假设基于流场叶片壁面的离散网格节点所形

成的空间曲面满足犌＝犳（狓犻，狔犻，狕犻，γ犻），而基于固

体域叶片的离散网格节点所形成的空间曲面满足

犌＝犳（狓，狔，狕，γ），即：只要确定流场叶片壁面的离

散网格点的坐标（狓犻，狔犻，狕犻，γ犻）所对应的γ犻（流体

网格节点处幅值和相位）和流场固体域叶片的离

散网格点的坐标（狓，狔，狕），就可以通过三维埃米尔

特插值函数得到γ（流体网格节点处幅值和相位）。

首先将转子叶片在固体域内进行分网，在叶

片表面生成１层表面效应单元ＳＵＲＦ１５４，并导

出各个表面效应单元ＳＵＲＦ１５４形心处的坐标。

ＳＵＲＦ１５４单元是利用模型表层的实体单元的节

点形成的新单元，覆盖在实体单元的表面，用于谐

响应分析中为叶片加载压力载荷。然后，采用

ＭＡＴＬＡＢ编程语言自行编制的基于埃米尔特法

插值程序进行数值插值，将非定常压力加载到各

面单元的形心处；最后，采用ＡＮＳＹＳＡＰＤＬ二次

开发语言，将各面单元形心上的非定常压力的幅

值与该单元的面积相乘，得到该单元的气动激振

力，通过气动激振力分解，分别加载到面单元各节

点。其具有做法如图３所示。

图３　气动激振力转化流程图

Ｆｉｇ．３　Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

ｆｏｒｃｅｃｏｎｖｅｒｓｉｏｎ

１３　气动激振力的算例分析

将文中第１．１节和第１．２节所建立的气动激

振力的分析方法应用于１．５级压气机转／静子叶

０３８
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片的模型，求解出转子叶片表面气动激振力。

１．３．１　计算模型及其边界条件

本文需要考虑三排叶片模型，如图４所示，即

包含前排静子、转子和后排静子的流场计算模型，

其中前排静子叶片数为８２，转子叶片数为６３，后

排静子叶片数为９８。为加速流场收敛速度，保证

流场的掺混均匀性，建模时将前排静子叶片前方

的进口流场模型和后排静子叶片后方的出口流场

模型都有所延长，其中进口流场模型向前延长

１．５倍转子叶片弦长，出口流场模型向后延长１

倍转子叶片弦长。

图４　计算模型图

Ｆｉｇ．４　Ｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎａｌｍｏｄｅｌ

经过网格无关性验证后，设置边界条件为进

口总温、进口总压、出口静压以及转子叶片的转速

９４２．９４９ｒａｄ／ｓ，湍 流 模 型 为 ＳｐａｌａｒｔＡｌｌｍａｒａｓ

（ＳＡ）。采用ｈａｒｍｏｎｉｃｍｅｔｈｏｄ进行非定常计算，

非定常计算的初场设置为相同进出口边界条件下

转子叶片无转速的定常流场，采用非线性谐波法

对其进行求解。边界条件设置如表１所示。

表１　边界条件

犜犪犫犾犲１　犅狅狌狀犱犪狉狔犮狅狀犱犻狋犻狅狀狊

边界 进口 出口
湍流

模型

谐波

阶数

最大

扰动数

条件
总温

总压
静压 ＳＡ ３ ２

　　在航空发动机中，上下游叶片相互影响导致

流场的非定常流动，主要影响参数是发动机的转

速，本文所取的３阶谐波已经有足够的精度描述

其在频域下的特性，而且通常认为前几阶谐波在

影响叶片振动时起到主导地位，高阶谐波的影响

是很有限的。已有文献［２４］做过相关的研究，提

高计算时的谐波阶数对计算结果影响不大。所以

本文设置每个扰动的谐波阶数设置为３。

１．３．２　计算结果

导出叶片表面的静压云图，如图５所示。

图５　叶片表面的静压云图

Ｆｉｇ．５　Ｓｔａｔｉｃｐｒｅｓｓｕｒｅｃｌｏｕｄｃｈａｒｔｏｆｂｌａｄｅｓｕｒｆａｃｅ

本文基于非线性谐波法得到的结果与提供的

原始数据对比，如图６所示，发现转子出口边界处

的压力随叶高增加而提高，两者变化规律一致，主

要区别在于非线性谐波法计算出来的压力较原始

图６　压力对比图

Ｆｉｇ．６　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｃｏｎｔｒａｓｔｄｉａｇｒａｍ

数据整体偏高，但误差在允许范围内。两者存在

误差的主要原因：为加速流场收敛速度，保证流场

的掺混均匀性，本文在分析过程中，将前排静子叶

片前方的进口流场模型和后排静子叶片后方的出

口流场模型都有所延长，其中进口流场模型向前

延长１．５倍转子叶片弦长，出口流场模型向后延

长１倍转子叶片弦长，建立了收敛型的轴流式压

气机流场计算通道，如图７所示，并将前排静子前

缘处的原始参数作为非线性谐波法的进口边界条

件，故计算结果比原始数据偏高。

由于流固网格的不匹配，本文基于上述的埃

米尔特插值法，用 ＭＡＴＬＡＢ语言编制了流固网

格节点插值程序，采用 ＡＮＳＹＳＡＰＤＬ二次开发

语言，将插值过后的非定常压力完成向气动激振

１３８



航　空　动　力　学　报 第３６卷

图７　收敛型流道图

Ｆｉｇ．７　Ｃｏｎｖｅｒｇｅｎｔｃｈａｎｎｅｌｄｉａｇｒａｍ

力的转化，即：各面单元的压力与该单元的面积相

乘，得到该单元的气动力，然后将气动力分解，分

别加载到面单元各节点。叶片所受的简谐压力幅

值如图８所示。

图８　简谐压力幅值预估效果图

Ｆｉｇ．８　Ｅｆｆｅｃｔｄｉａｇｒａｍｏｆｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｐｒｅｓｓｕｒｅ

ａｍｐｌｉｔｕｄｅｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ

２　气动阻尼分析

本文采用弱耦合法计算叶片的气动功。根据

能量等效的原则，求得等效气动阻尼比。

２１　气动阻尼的分析方法

叶片在非定常气动载荷作用下的等幅强迫响

应是叶片在外载荷作用下的一种稳定运动，维持

这种状态的条件是：内力功和外力功之和为零。

此时，叶片振动时的内力功为叶片振动时所受的

惯性力、阻尼力和弹性力的功之和。当叶片按简谐

规律运动时，惯性力与弹性力在一个振动周期内做

功均为零。即：阻尼力做的功和外力功之和为零。

犠ｄａｍｐｉｎｇ＋犠ｆｏｒｃｅ＝０ （２１）

其中犠ｄａｍｐｉｎｇ为阻尼力在叶片１个振动周期内所

做的功；犠ｆｏｒｃｅ为非定常气动载荷在叶片１个振动

周期内所做的功。

设叶片按某阶固有模态振动，不计机械阻尼

力，并将气动阻尼力等效为黏性阻尼力（与叶片振

动的速度成比例），则叶片振动一个周期（犜）内阻

尼力做功为

犠ｄａｍｐｉｎｇ（犻）＝∫
犜

０

｛狓犻｝
Ｔ犆｛狓｝犻ｄ狋 （２２）

式中｛狓｝为叶片上离散点的速度构成的向量；犆为

叶片的阻尼矩阵；犠ｄａｍｐｉｎｇ（犻）为对第犻阶模态的阻

尼功。

将物理空间下叶片的某阶振动响应转化到模

态空间下有如下表达式：

｛狓｝犻 ＝狇犻（狋）｛φ｝犻 （２３）

式中｛φ｝犻 为叶片第犻阶固有模态，由振型质量归

一化得到。

按某阶固有模态｛φ｝犻 振动的叶片上各点的

运动随时间变化规律服从下式：

狇（狋）＝狇０犻ｓｉｎ（ω犻狋＋θ犻） （２４）

式中狇０犻为叶片按第犻阶模态振动时的振幅，θ犻 为

各自由度运动时的相位。设系统中阻尼等效为黏

性阻尼，则式（２２）成为

犠ｄａｍｐｉｎｇ（犻）＝∫
犜

０

狇（狋）｛φ｝
Ｔ
犻犆｛φ｝犻

狇（狋）ｄ狋 （２５）

式中犮犻＝｛φ｝
Ｔ
犻犆｛φ｝犻，犮犻为第犻阶振动模态的阻尼

系数。

根据阻尼比的定义

犮犻
犕ｐ犻

＝２ζａ（犻）ω犻 （２６）

式中ζａ（犻）为第犻阶模态的模态阻尼比；犕ｐ犻为第犻

阶模态的归一化模态质量，大小为１；ω犻为第犻阶

模态的系统固有频率，可以得到

犠ｄａｍｐｉｎｇ（犻）＝２犕ｐ犻ω犻ζａ（犻）∫
犜

０
犪狇（狋）狇（狋）ｄ狋 （２７）

式中犪为实际振幅与固有振型向量的比值。

将式（２４）代入式（２７）可得

犠ｄａｍｐｉｎｇ（犻）＝２ω犻ζａ（犻）∫
犜

０
狇
２
０犻ω

２
犻ｃｏｓ

２（ω犻狋θ犻）ｄ狋

（２８）

２３８
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　　联立式（２１）和式（２８）可得

ζａ（犻）＝
犠ｄａｍｐｉｎｇ（犻）

２π狇
２
０犻ω

２
犻

＝
－犠ｆｏｒｃｅ

２π狇
２
０犻ω

２
犻

（２９）

式中的犠ｆｏｒｃｅ叶片按第犻阶模态在流场内振动

一个周期的过程中，作用在其表面上的气动力

所做的功是通过流场、叶片的耦合数值分析获

得的，狇０犻的选取就意味着规定了叶片运动的

振幅。

２２　气动功的分析方法

求解气动功的具体做法是：首先利用有限元

软件求得叶片的固有频率和固有振型，然后用

ＣＦＤ软件中的网格重构功能，将求得的固有频率

和固有振型加载到叶片上，使得叶片按给定的固

有频率、固有振型运动，通过网格联动，实现流体

随叶片一起运动，接着求解叶片振动产生的流场

及其作用在叶片表面的气动负功，最后通过编制

的专用气动阻尼比计算程序，获得叶片的气动阻

尼，其方法流程如图９所示。

其中，自行编制的动网格控制程序的具体做

法是：首先将转子叶片节点坐标、节点位移和流体

域耦合边界面上的节点坐标导出；然后通过自然

邻点法，将转子叶片的运动位移加载到流体域的

耦合边界面上；最后通过ＣＦＤ软件中网格重构功

能设定流体耦合边界的运动规律。

图９　气动阻尼分析方法流程图

Ｆｉｇ．９　Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃｄａｍｐｉｎｇａｎａｌｙｓｉｓｍｅｔｈｏｄ

　　自行编制的气动阻尼比计算程序的做法是：

首先，将流体域耦合边界面上的各节点的气动力

和运动位移导出；然后，采用 ＭＡＴＬＡＢ语言编制

的气动功计算程序，即通过对各节点气动力与运

动位移进行积分求得犠ｆｏｒｃｅ（负功），最后将叶片固

有振型的振幅狇犻 和固有频率ω犻 带入式（２９），求

得模态气动阻尼比。

ζａ（犻）＝
－犠ｆｏｒｃｅ

２π狇
２
犻ω

２
犻

（３０）

２３　气动阻尼算例分析

本文计算转子叶片的有限元模型如图１０所

示。采用的叶片模型材料参数为：密度为４５００

ｋｇ／ｍ
３，弹性模量为１１５ＧＰａ，泊松比为０．３０１。

采取的约束方式为叶根固定约束、叶尖自由。为

了更贴近真实情况，本节计算的频率是考虑了转

图１０　转子叶片有限元模型

Ｆｉｇ．１０　Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｒｏｔｏｒｂｌａｄｅ

３３８
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子转速的动频。该转子转速为９００９ｒ／ｍｉｎ，旋转

轴为狕轴。利用ＡＮＳＹＳ计算得到叶片在该转速

下的前８阶固有频率其对应的固有振型分别如表

２所示。

表２　固有频率和固有振型计算结果

犜犪犫犾犲２　犆犪犾犮狌犾犪狋犻狅狀狉犲狊狌犾狋狊狅犳狀犪狋狌狉犪犾犳狉犲狇狌犲狀犮狔犪狀犱犿狅犱犲

阶次
固有

频率／Ｈｚ
固有振型

１ ２３８６．０

２ ５４４５．４

３ ８４８１．９

４ １２６０３

５ １３０４２

续表

阶次
固有

频率／Ｈｚ
固有振型

６ １３３０８

７ ２１７１３

８ ２４６０５

　　流场的边界条件是进口总温、总压条件，出口

静压，其具体数值见表３所示。为了提高计算的

精度，叶片振动１个周期设置为含有１００个时间

步。最后在输出控制中，在流场耦合边界上选取

１点作为监测点，监测这一点处叶片表面的气体

压力和运动位移随时间步推进的变化情况，监测

点位于转子叶片叶尖尾缘处，其具体位置见图

１１，为了得到更准确的结果，须在流体方程的求解

表３　流场计算边界条件

犜犪犫犾犲３　犅狅狌狀犱犪狉狔犮狅狀犱犻狋犻狅狀狊狅犳犳犾狅狑犳犻犲犾犱犮犪犾犮狌犾犪狋犻狅狀

边界 条件及说明

进口
总温犜ｔｏｔ＝２７３Ｋ

总压狆ｔｏｔ＝２２５ｋＰａ

出口 出口静压狆ｓｔａ＝２３１ｋＰａ

两侧面 周期性对称面

轮毂面 无滑移壁面

机匣面 旋转壁面，转速为９００９ｒ／ｍｉｎ

耦合边界
运动壁面，运动方式由自行编制

的动网格程序控制

４３８
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图１１　监测点位置图

Ｆｉｇ．１１　Ｌｏｃａｔｉｏｎｍａｐｏｆｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｐｏｉｎｔｓ

中考虑转速因素。具体来说，由于叶片在工作时

处于旋转状态，叶片、轮毂都是以工作转速绕着狕

轴旋转的，而机匣静止不动。在实际的流场计算

过程中，为了考虑叶片的旋转问题，同时又简化边

界条件，将叶片、轮毂视作静止，而机匣视作沿着

工作转速的反方向绕狕轴旋转的运动壁面，流体

域耦合交界面的运动方式由自行编制的动网格程

序来控制。

其中自行编制动网格控制程序实现方式是：

首先，采用 ＡＮＳＹＳＡＰＤＬ二次开发语言将转子

叶片各阶固有振型导出，便可获得转子叶片有限

元网格节点的位移；然后，通过 ＭＡＴＬＡＢ语言编

制的基于自然邻点法的插值程序，把转子叶片有

限元网格节点的位移插值到流体域耦合交界面上

的网格节点中，接着将流体域耦合交界面上的网

格节点的位移写入到 ＵＤＦ（用户定义函数）的宏

文件ＤＥＦＩＮＥＧＲＩＤＭＯＴＩＯＮ（Ｃ语言）中，并定

义运动频率；最后，将宏文件 ＤＥＦＩＮＥ ＧＲＩＤ

ＭＯＴＩＯＮ并行到ＣＦＤ计算软件ＣＦＸ中。观察

流场耦合边界的运动情况，并与叶片的振型图进

行对比，检验动自行编制的动网格程序的控制效

果，如图１２所示。

以定常结果为初场，进行非定常计算，将

ＣＦＸ的分析模式从稳态分析更改到瞬态分析，设

置非定常计算的计算时间步长和总时间步长。计

算收敛后，打开ＣＦＸＰＯＳＴ，绘制转子叶片表面

监测点的脉动压力随时间步推进的变化曲线，如

图１３所示，可以看到当计算到１２００步后，叶片监

测点出现了稳定正弦变化的压力。

取稳定周期变化（等幅强迫振动）的１个周期

图１２　动网格程序的控制效果对比图

Ｆｉｇ．１２　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｃｏｎｔｒｏｌｅｆｆｅｃｔｃｈａｒｔｏｆｍｏｖｉｎｇ

ｇｒｉｄｐｒｏｇｒａｍ

图１３　监测点的压力变化图

Ｆｉｇ．１３　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｃｈａｎｇｅｄｉａｇｒａｍｏｆｍｏｎｉｔｏｒｉｎｇｐｏｉｎｔ

内非定常气动力对叶片所做的气动功，并采用

ＭＡＴＬＡＢ语言自行编制的基于式（３０）的气动阻

尼比计算程序来计算得到叶片的前８阶等效模态

气动阻尼比，如表４所示。

通过与文献［２５］对比，本文得到了与其相同

的数量级，但本文的计算结果略微偏大，这是由于

叶片的叶型是经过严谨设计的，在设计过程中，出

于减振考虑，会在满足其气动性能要求的前提下，

有意将叶片的气动阻尼向稍微偏大的方向设计。

本文的计算采用真实的叶片模型，边界条件也模

５３８
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拟了叶片的真实工作环境，叶片的气动阻尼偏大

是正常的现象。虽然气动阻尼结算结果偏大，但

依然在合理的区间内，这也能体现出本文提出计

算方法的可行性、准确性以及计算结果的有效性。

表４　模态气动阻尼比

犜犪犫犾犲４　犕狅犱犪犾犪犲狉狅犱狔狀犪犿犻犮犱犪犿狆犻狀犵狉犪狋犻狅

阶数 阻尼比

１ ０．３４

２ ０．５７

３ ０．１９

４ ０．９

５ ０．１５

６ ０．３３

７ ０．０５４

８ ０．０５１

３　气流激励下的强迫振动响应

将文中第１节和第２节建立的叶片表面气动

激振力的预估方法和建立的气动阻尼的分析方

法，进一步采用模态叠加法求得叶片在气流激励

下的振动应力。

３１　模态叠加法

模态坐标下的振动方程：

狔̈犼＋２ω犼ζ犼
狔＋ω

２
犼狔犼 ＝犳犼 （３１）

其中狔犼模态坐标，ω犼是第犼阶的系统固有频率，ζ
是模态阻尼比，犳犼是外载荷。

对于简谐激励，犳犼可以写成

犳犼 ＝犳ｃ犼ｅ
ｉΩ狋 （３２）

其中犳ｃ犼简谐激励的复数幅值，Ω 是简谐激励的

频率。

对于线性系统，式（３１）解的形式为

犢犼 ＝犢ｃ犼ｅ
ｉΩ狋 （３３）

其中犢ｃ犼是第犼阶模态坐标的复振幅。

将式（３２）和式（３３）代入式（３０）可得

－Ω
２犢ｃ犼ｅ

ｉΩ狋
＋２ω犼ζ犼（ｉΩ犢ｃ犼ｅ

ｉΩ狋）＋

ω
２
犼犢ｃ犼ｅ

ｉΩ狋
＝犳ｃ犼ｅ

ｉΩ狋 （３４）

整理式（３４）得

（－Ω
２
＋２ｉω犼ζ犼＋ω犼

２）狔ｃ犼 ＝犳ｃ犼 （３５）

求得犢ｃ犼

犢ｃ犼 ＝
犳ｃ犼

－Ω
２
＋２ｉω犼ζ犼＋ω犼

２
（３６）

各模态的贡献量为

｛犠ｄ，犼｝＝ ｛Φ犼｝犢ｃ犼 （３７）

其中｛犠ｄ，犼｝是犼阶模态下的贡献量，｛Φ犼｝是犼阶

固有振型。

最后，得到复位移是

｛狌ｃ｝＝
狀

犼＝１
｛犠ｄ，犼｝ （３８）

在基于ＱＲ分解（正交三角分解）模态提取方法

中，式（３８）为

－Ω
２犐＋ｉΩΦ

Ｔ犠ｄΦ＋Λ
２犢＝Φ

Ｔ
犳 （３９）

其中Λ为模态坐标下提取出的一对角矩阵。求

解上述方程，再乘以特征向量，就可以计算出方程

所示的复位移。

３２　振动应力算例分析

在轴流式压气机中，叶片气动激振力的主要

来源是尾流激振和旋转失速，将非定常流场计算

结果导出，可以明显地观察到叶片的尾迹部分的

气流亏损，如图１４所示，同样又在转子叶片前缘

处捕捉到了激波，如图１５所示。激波是跨声速风

扇／压气机内部流场中特有的物理现象，激波以及

相邻叶片的压力扰动等会造成的压气机流道内非

均匀流动，此非均匀流动作用会引起叶片的振动。

图１４　尾迹亏损图

Ｆｉｇ．１４　Ｔａｉｌｌｏｓｓｍａｐ

图１５　激波位置图

Ｆｉｇ．１５　Ｓｈｏｃｋｌｏｃａｔｉｏｎｍａｐ

本文将叶片表面所受的气动激振力加载到转

子叶片上，再通过ＡＮＳＹＳ中的模态叠加法进行

谐响应计算，其中单元类型选为ｓｏｌｉｄ１８５，有限元

网格总数为５９０７；转子叶片边界条件为根部固

支，转速为９４２．９４９ｒａｄ／ｓ，阻尼设置为前文所计

６３８
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算得到的转子叶片前８阶模态阻尼比，叶片的材

料参数的设置分别为密度４５００ｋｇ／ｍ
３，弹性模量

为１１５ＧＰａ，泊松比为０．３０１，计算结果如图１６和

图１７所示，叶根位置的应力集中现象是有限元计

算时叶片的约束方式导致的，约束直接施加在叶

根处，导致计算结果中叶根附近的应力值偏大。

由圣维南原理，一般认为约束附近的应力计算结

果是失真的，应舍去，所以在选取叶片最大应力点

的时候，舍弃了叶根处附近的点。叶身最大振动

应力约为１００ＭＰａ，与文献［２６］实验结果应力水

平相当。

图１６　转子叶片叶背振动应力图

Ｆｉｇ．１６　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｔｒｅｓｓｄｉａｇｒａｍｏｆｒｏｔｏｒｂｌａｄｅｂａｃｋ

图１７　转子叶片叶盆振动应力图

Ｆｉｇ．１７　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｔｒｅｓｓｄｉａｇｒａｍｏｆｒｏｔｏｒｂｌａｄｅｂａｓｉｎ

４　结　论

本文开展气流激励下叶片振动响应分析方法

研究，建立了气动激振力预估方法、叶片气动阻尼

分析方法和叶片在气流激励下的强迫振动响应分

析方法，建立了一套完整的满足工程精度需要，并

且有很高计算效率的气流激励下叶片振动响应计

算体系，同时有很广的适用性以及扩展性，计算过

程不受到模型几何形状的限制，还可以通过修改

计算过程中的某些参数，实现计算精度与计算量

之间的权衡。

１）叶片表面气动力预估方法

（１）采用非线性谐波法对１．５级压气机转／

静子进行非定常计算，获得了叶片表面所受的脉

动压力，并完成转子叶片所受脉动压力向气动激

振力的转化。

（２）应用非线性谐波法求解时可根据精度需

求与计算时间限制，调整谐波的阶数，达到求解过

程的最优控制。

（３）通过自行开发的流固转换接口程序，建

立了叶片表面所受的气动激振力预估方法，为开

展气流激励下的强迫振动响应提供了支撑。

２）气动阻尼分析方法

（１）对叶片进行弱流固耦合分析，计算气动

力对叶片所做的气动负功，并将气动负功等效为

黏滞阻尼力的功，进而求得叶片的模态气动阻尼

比，建立了气动阻尼分析方法，计算了１．５级压气

机转子叶片的前８阶等效模态气动阻尼比，结果

与参考文献一致，验证了方法的有效性。

（２）在处理固体域网格和流体域网格数据传

递问题时，采用自行编制的动网格控制程序，使计

算方法得到了简化，且不再受叶片叶型的限制，扩

大了计算方法的适用范围。

３）气流激励下叶片振动响应分析方法，

（１）基于上述获得的叶片表面的气动激振力

和模态气动阻尼比，并加载到转子叶片上，采用模

态叠加法对转子叶片强迫振动响应分析，可得一

套适合工程应用的气流激励下叶片振动响应分析

方法。

（２）将前排静子引起的尾流激振的１阶谐波

气动激振力加载到转子叶片上，获得了叶片表面

的振动应力，应力水平与参考文献实验数据应力

水平相当，证明了计算结果的有效性。

参考文献：

［１］　罗楚威，陈江．轴流压气机非定常数值模拟方法精度分析

［Ｊ］．航空动力学报，２０１７，３２（１１）：２８０８２８１６．

ＬＵＯＣｈｕｗｅｉ，ＣＨＥＮＪｉａｎｇ．Ａｃｃｕｒａｃｙａｎａｌｙｓｉｓｏｆｎｕｍｅｒｉｃａｌ

ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｅｔｈｏｄｆｏｒｕｎｓｔｅａｄｙａｘｉａｌｆｌｏｗｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ［Ｊ］．

ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｅｒｏｓｐａｃｅＰｏｗｅｒ，２０１７，３２（１１）：２８０８２８１６．（ｉｎ

Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［２］　ＳＭＩＴＨＮＲ，ＫＥＹＮＬ．Ｂｌａｄｅｒｏｗｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎｅｆｆｅｃｔｓｏｎ

ｕｎｓｔｅａｄｙｓｔａｔｏｒｌｏａｄｉｎｇｉｎａｎｅｍｂｅｄｄｅｄｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓｔａｇｅ

［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＰｒｏｐｕｌｓｉｏｎａｎｄＰｏｗｅｒ，２０１７，３３（１）：２４８

２５５．

［３］　ＫＵＬＩＳＡＰ，ＤＡＮＯＣ．Ｎｕｍｅｒｉｃａｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆｕｎｓｔｅａｄｙ

ｂｌａｄｅｒｏｗｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎｓｉｎｄｕｃｅｄｂｙｐａｓｓｉｎｇｗａｋｅｓ［Ｊ］．Ｅｕｒｏ

７３８



航　空　动　力　学　报 第３６卷

ｐｅａｎＪｏｕｒｎａｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃｓ：ＢＦｌｕｉｄｓ，２００５，２５（３）：３７９

３９２．

［４］　刘锡阳，于海力，赵晓路，等．相位延迟法在双排涡轮三维

非定常流动数值模拟中的应用［Ｊ］．工程热物理学报，

２００５，２６（６）：４６４８．

ＬＩＵ Ｘｉｙａｎｇ，ＹＵ Ｈａｉｌｉ，ＺＨＡＯ Ｘｉａｏｌｕ，ｅｔａｌ．Ａｃｃｕｒａｃｙ

ａｎａｌｙｓｉｓｏｆｎｕｍｅｒｉｃａｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｍｅｔｈｏｄｆｏｒｕｎｓｔｅａｄｙａｘｉａｌ

ｆｌｏｗｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇＴｈｅｒｍｏｐｈｙｓ

ｉｃｓ，２００５，２６（６）：４６４８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［５］　ＷＡＮＧ Ｘｉａｎｇｐｅｎｇ，ＷＡＮＧ Ｙａｎｒｏｎｇ，ＴＩＡＮＡｉｍｅｉ．Ｅｆｆｅｃｔｏｆ

ａｘｉａｌｓｐａｃｉｎｇｂｅｔｗｅｅｎｒｏｔｏｒｓｔａｔｏｒｏｎｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｔｒｅｓｓｏｆｂｌａｄｅ

［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｅｒｏｓｐａｃｅＰｏｗｅｒ，２０１６，３１（６）：１４２７１４３４．

［６］　ＡＲＮＯＮＥ Ａ．Ｒｏｔｏｒｓｔａｔｏｒｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎａｎａｌｙｓｉｓｕｓｉｎｇｔｈｅ

ＮａｖｉｅｒＳｔｏｋｅｓｅｑｕａｔｉｏｎｓａｎｄａｍｕｌｔｉｇｒｉｄｍｅｔｈｏｄ［Ｊ］．Ｊｏｕｒ

ｎａｌｏｆＴｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙ，１９９６，１１８（４）：１１５．

［７］　李亚，黄秀全，王远刚．叶片数约化对叶片气动载荷的影响

研究［Ｊ］．科学技术与工程，２０１３，１３（１１）：３１９０３１９４．

ＬＩＹａ，ＨＵＡＮＧＸｉｕｑｕａｎ，ＷＡＮＧＹｕａｎｇａｎｇ．Ｓｔｕｄｙｏｎｔｈｅ

ｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆｂｌａｄｅｒｅｄｕｃｔｉｏｎｏｎｂｌａｄｅａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄ［Ｊ］．

ＳｃｉｅｎｃｅＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙａｎｄＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，２０１３，１３（１１）：３１９０

３１９４．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［８］　ＦＥＮＧＷａｎｇ，ＤＩＭＡＲＥＬ．Ｆａｖｒｅａｖｅｒａｇｅｄｎｏｎｌｉｎｅａｒｈａｒ

ｍｏｎｉｃｍｅｔｈｏｄｆｏｒｃｏｍｐｒｅｓｓｉｂｌｅｐｅｒｉｏｄｉｃｆｌｏｗｓ［Ｊ］．ＡＩＡＡ

Ｊｏｕｒｎａｌ，２０１９，５７（３）：１１３３１１４２．

［９］　ＢＵＲＯＮＪＤ，ＨＯＵＤＥＳ，ＬＥＳＴＲＩＥＺＲ，ｅｔａｌ．Ａｐｐｌｉｃａｔｉｏｎ

ｏｆｔｈｅｎｏｎｌｉｎｅａｒｈａｒｍｏｎｉｃｍｅｔｈｏｄｔｏｓｔｕｄｙｔｈｅｒｏｔｏｒｓｔａ

ｔｏｒｉｎｔｅｒａｃｔｉｏｎｉｎＦｒａｎｃｉｓ９９ｔｅｓｔｃａｓｅ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＰｈｙｓ

ｉｃｓＣｏｎｆｅｒｅｎｃｅＳｅｒｉｅｓ，２０１５，５７９（１）：１５６１６９．

［１０］　药晓江，董景新，尚捷，等．非线性谐波法在叶轮机械非定

常计算中的应用［Ｊ］．推进技术，２０１６，３７（４）：６３２６３９．

ＹＡＯＸｉａｏｊｉａｎｇ，ＤＯＮＧＪｉｎｇｘｉｎ，ＳＨＡＮＧＪｉｅ，ｅｔａｌ．Ａｐｐｌｉ

ｃａｔｉｏｎｏｆｎｏｎｌｉｎｅａｒｈａｒｍｏｎｉｃｍｅｔｈｏｄｉｎｕｎｓｔｅａｄｙｃａｌｃｕｌａ

ｔｉｏｎｏｆｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＰｒｏｐｕｌｓｉｏｎＴｅｃｈｎｏｌ

ｏｇｙ，２０１６，３７（４）：６３２６３９．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１１］　王翔鹏．叶片尾迹激励及其强迫振动响应［Ｄ］．北京：北京

航空航天大学，２０１５．

ＷＡＮＧＸｉａｎｇｐｅｎｇ．Ｂｌａｄｅｗａｋｅｅｘｃｉｔａｔｉｏｎａｎｄｉｔｓｆｏｒｃｅｄｖｉ

ｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅ［Ｄ］．Ｂｅｉｊｉｎｇ：ＢｅｉｊｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＡｅｒｏ

ｎａｕｔｉｃｓａｎｄＡｓｔｒｏｎａｕｔｉｃｓ，２０１５．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１２］　ＶＩＬＭＩＮＳＰ，ＬＯＲＲＡＩＮ?Ｒ，ＴＡＲＴＩＮＶＩＬＬＥＢＴ，ｅｔａｌ．

Ｔｈｅｎｏｎｌｉｎｅａｒｈａｒｍｏｎｉｃ ｍｅｔｈｏｄ：ｆｒｏｍ ｓｉｎｇｌｅｓｔａｇｅｔｏ

ｍｕｌｔｉｒｏｗｅｆｆｅｃｔｓ［Ｊ］．ＩｎｔｅｒｎａｔｉｏｎａｌＪｏｕｒｎａｌｏｆＣｏｍｐｕｔａ

ｔｉｏｎａｌＦｌｕｉｄＤｙｎａｍｉｃｓ，２０１３，２７（２）：８８９９．

［１３］　ＳＥＩＮＴＵＲＩＥＲＥ，ＬＯＭＢＡＲＤＪＰ，ＤＵＭＡＳ Ｍ，ｅｔａｌ．

Ｆｏｒｃｅｄｒｅｓｐｏｎｓｅｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ：ｍｅｔｈｏｄｏｌｏｇｙｆｏｒｔｈｅｄｅｓｉｇｎｏｆ

ＨＰｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓｂｌａｄｅｄｄｉｓｋｓ［Ｒ］．ＡＳＭＥＰａｐｅｒＧＴ２００４

５３３７２，２００４．

［１４］　ＳＲＩＶＡＳＴＡＶＡＲ，ＢＡＫＨＬＥＭＡ，ＫＥＩＴＨＴＧ．Ｎｕｍｅｒｉ

ｃａｌｓｉｍｕｌａｔｉｏｎｏｆａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃｄａｍｐｉｎｇｆｏｒｆｌｕｔｔｅｒａｎａｌｙｓｉｓ

ｏｆｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙｂｌａｄｅｒｏｗｓ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＰｒｏｐｕｌｓｉｏｎ

ａｎｄＰｏｗｅｒ，２００３，１９（２）：２６０２６７．

［１５］　郭雪莲，李琳．航空发动机叶片气动阻尼的研究［Ｃ］∥第十

一届全国空气弹性学术交流会会议论文集．昆明：中国空

气动力学学会空气弹性力学专业委员会、中国力学学会流

固耦合力学专业委员会、中国力学学会，２００９：４７５４７９．

［１６］　张陈安，张伟伟，叶正寅．一种高效的叶轮机叶片气动阻尼

计算方法［Ｊ］．力学学报，２０１１，４３（５）：８２６８３３．

ＺＨＡＮＧＣｈｅｎａｎ，ＺＨＡＮＧＷｅｉｗｅｉ，ＹＥＺｈｅｎｇｙｉｎ．Ａｎｅｆｆｉ

ｃｉｅｎｔｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｍｅｔｈｏｄｆｏｒａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃｄａｍｐｉｎｇｏｆｔｕｒ

ｂｉｎｅｂｌａｄｅｓ［Ｊ］．ＣｈｉｎｅｓｅＪｏｕｒｎａｌｏｆＴｈｅｏｒｅｔｉｃａｌａｎｄＡｐｐｌｉｅｄ

Ｍｅｃｈａｎｉｃｓ，２０１１，４３（５）：８２６８３３．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１７］　肖军，杨启超，王乐．离心叶轮气动阻尼的数值分析［Ｊ］．航

空动力学报，２０１８，３３（９）：２１２９２１３８．

ＸＩＡＯＪｕｎ，ＹＡＮＧＱｉｃｈａｏ，ＷＡＮＧＬｅ．Ｎｕｍｅｒｉｃａｌａｎａｌｙｓｉｓ

ｏｆａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃｄａｍｐｉｎｇｏｆｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｉｍｐｅｌｌｅｒ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ

ｏｆＡｅｒｏｓｐａｃｅＰｏｗｅｒ，２０１８，３３（９）：２１２９２１３８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１８］　于航．叶轮机械振动的气动阻尼研究［Ｄ］．北京：北京航空

航天大学，２００６．

ＹＵＨａｎｇ．Ｓｔｕｄｙｏｎａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃｄａｍｐｉｎｇｏｆｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎ

ｅｒｙｖｉｂｒａｔｉｏｎ［Ｄ］．Ｂｅｉｊｉｎｇ：ＢｅｉｊｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＡｅｒｏｎａｕ

ｔｉｃｓａｎｄＡｓｔｒｏｎａｕｔｉｃｓ，２００６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［１９］　郑!

，余永博．轴向间距对转子叶片颤振特性的影响机理

［Ｊ］．北京航空航天大学学报，２０１８，４４（４）：７０９７１６．

ＺＨＥＮＧＹｕｎ，ＹＵＹｏｎｇｂｏ．Ｍｅｃｈａｎｉｓｍｏｆｔｈｅｉｎｆｌｕｅｎｃｅｏｆ

ａｘｉａｌｓｐａｃｉｎｇｏｎｔｈｅｆｌｕｔｔｅｒｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｏｆｒｏｔｏｒｂｌａｄｅｓ

［Ｄ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＢｅｉｊｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＡｅｒｏｎａｕｔｉｃｓａｎｄＡｓ

ｔｒｏｎａｕｔｉｃｓ，２０１８，４４（４）：７０９７１６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［２０］　ＰＡＬＡＺＯＴＴＯ Ａ，ＳＨＩＰＭＡＮ Ｗ．Ｔｈｅｃｏｎｓｉｄｅｒａｔｉｏｎｏｆ

ｈｉｇｈｃｙｃｌｅｆａｔｉｇｕｅｉｎａｔｕｒｂｉｎｅｂｌａｄｅ［Ｒ］．ＡＩＡＡ２００２

１５３７，２００２．

［２１］　王梅．非定常流场分析结果向结构载荷压力场转化问题的

解决［Ｊ］．燃气涡轮试验与研究，２００５，１８（３）：１５１８．

ＷＡＮＧＭｅｉ．Ｔｈｅｓｏｌｕｔｉｏｎｔｏｔｈｅｐｒｏｂｌｅｍｏｆｔｒａｎｓｆｏｒｍｉｎｇ

ｔｈｅｒｅｓｕｌｔｓｏｆｕｎｓｔｅａｄｙｆｌｏｗｆｉｅｌｄａｎａｌｙｓｉｓｉｎｔｏｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ

ｌｏａｄｐｒｅｓｓｕｒｅｆｉｅｌｄ［Ｊ］．ＧａｓＴｕｒｂｉｎｅＥｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｎｄＲｅ

ｓｅａｒｃｈ，２００５，１８（３）：１５１８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［２２］　ＰＩＲＡＣＣＩＮＩＦ，ＬＯＲＵＳＳＯＳ，ＭＡＣＥＬＩＮ，ｅｔａｌ．Ｆｏｒｃｅｄｒｅ

ｓｐｏｎｓｅａｎａｌｙｓｉｓｏｆａｓｔｅａｍｔｕｒｂｉｎｅｓｈｒｏｕｄｅｄｂｌａｄｅ：ｎｕｍｅｒｉ

ｃａｌａｎａｌｙｓｉｓａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ［Ｒ］．ＡＳＭＥＰａｐｅｒＧＴ２０１３

９５７０３，２０１３．

［２３］　王立刚，沈艳，杨丽宏．高等数值计算［Ｍ］．北京：清华大学

出版社，２０１４：１１４１１９．

［２４］　赵军，刘宝杰．非线性谐波法的进一步校验分析［Ｊ］．航空

动力学报，２００８，２３（４）：６８０６８６．

ＺＨＡＯＪｕｎ，ＬＩＵＢａｏｊｉｅ．Ｆｕｒｔｈｅｒｖｅｒｉｆｉｃａｔｉｏｎｏｆｎｏｎｌｉｎｅａｒ

ｈａｒｍｏｎｉｃｍｅｔｈｏｄ［Ｊ］．ＪｏｕｒｎａｌｏｆＡｅｒｏｓｐａｃｅＰｏｗｅｒ，２００８，

２３（４）：６８０６８６．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［２５］　于航．叶轮机械振动叶片的气动阻尼研究［Ｄ］．北京：北京

航空航天大学，２００８．

ＹＵ Ｈａｎｇ．Ｓｔｕｄｙｏｎａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃｄａｍｐｉｎｇｏｆｖｉｂｒａｔｉｎｇ

ｂｌａｄｅｓｏｆｔｕｒｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙ［Ｄ］．Ｂｅｉｊｉｎｇ：ＢｅｉｊｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ

ｏｆＡｅｒｏｎａｕｔｉｃｓａｎｄＡｓｔｒｏｎａｕｔｉｃｓ，２００８．（ｉｎＣｈｉｎｅｓｅ）

［２６］　王延荣，李其汉．航空发动机结构振动设计问题［Ｍ］．上

海：上海交通大学出版社，２０１４：６９７３．

（编辑：陈　越）

８３８




