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碰摩引发的增压级转静耦合振动特性分析方法
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摘　　　  要：    针对碰摩引发的增压级部件或篦齿封严结构的转静耦合振动问题，为克服当前动力学特性评

估方法所存在的未计入碰摩非线性影响和参数影响规律不明晰的不足，建立增压级转静耦合动力学模型，求

解振动响应并分析稳定性，并研究关键参数对稳定性的影响规律。结果表明：增压级转静子耦合振动响应有

稳定、持续和失稳三种运动状态，存在主、次失稳转速区间；区间位置随转静模态频率线性变化，随节径数反

比例变化，区间长度和个数随转静子阻尼的增大、碰摩力和初始扰动的减小而减小；尽快升速通过失稳转速

区间有利于控制系统振幅，避免剧烈耦合振动发生；基于正负耦合共振裕度的传统方法不能合理评估耦合振

动动力学行为，其只能预测主失稳转速区间位置，且结果偏小。
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Abstract: In view of coupled vibration of boosters and labyrinth seals rotor/stator structure, and for
overcoming the drawback of the prevailing method which disregards the effects of the nonlinearity of rub-
impact and fails to identify the influence of key parameters, a coupled vibration dynamic model of booster
rotor/stator  was  established,  and  the  coupled  vibration  was  calculated.  Furthermore,  the  motion  stability
was analyzed and the influence of key parameters was revealed. The results showed three vibration modes
of the coupled vibration: damped mode, sustained mode and divergent mode. Consequently, primary and
secondary instability regions can be detected. The location of the instability region varied linearly with the
modal  frequencies,  and  changed  inversely  with  the  nodal  diameters.  Accordingly,  the  length  and  the
number of the instability region reduced as the rotor/stator damping increased or the rubbing force and the
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initial  excitation  decreased.  The  higher  angular  acceleration  indicated  the  lower  coupled  vibration
amplitude. The results also showed the drawback of the traditional method based on the coupled resonance
margin  when  predicting  the  dynamic  response  of  the  rotor/stator  coupled  vibration.  Only  the  primary
instability regions can be identified and the results were lower than the numerical results.

Keywords:   booster；rotor/stator rubbing；coupled vibration；stability；instability region；
resonance margin

 

随着航空发动机整机性能和部件效率的不断

提高，转静间隙越来越小，进而转静碰摩风险越

来越高，由碰摩引发的转静耦合振动愈发威胁航

空发动机安全性。增压级部件或篦齿封严结构由

于采用鼓式转子设计，整体径向刚度低，在转静

碰摩的作用下，其转静子的振动会相互影响，振

动能量不断传递，发生转静耦合振动，若转子、静

子的相同节径数模态在同参考坐标系中行波频率

相等，将产生耦合共振，称为相互作用（或协调），

将造成零件疲劳破坏、发动机整机振动水平增大

等恶劣影响[1]。CF-6D[2]、 JT15D-5[3] 发动机的风

扇及增压级部件均因此造成严重故障甚至引发重

大事故。

碰摩引发的转静耦合振动动力学特性已有研

究可分为耦合振动特性和振动稳定性研究两个方

面。在耦合振动特性方面，相关研究工作主要关

注振动响应的时域和频谱特征。Schmiechen[4] 通
过计算二维叶片-机匣有限元模型的转静耦合振

动时域响应发现，在转静子耦合共振转速附近，

响应振幅将随时间逐渐增大。此结论还得到了试

验的验证。Legrand等 [5] 基于类似的模型发现系

统耦合振动响应有衰减、持续和发散三种形式。

Legrand等 [6] 还求解了四自由度叶盘-机匣模型的

耦合振动时域响应，结果表明系统存在持续运动

和稳定运动两种形式。Kou等 [7] 在宽弦叶片-机
匣碰摩振动特性分析中发现外部非同步激励也会

导致叶片振动逐渐发散，且转子偏心会抑制振动

失稳。Batailly等[8-9]，Agrapart等[10] 等学者研究了

转静子耦合振动时叶片-机匣碰摩规律和机匣涂

层磨损特性，分析了转静子节径振动对机匣涂层

波瓣状磨损深度和波瓣数的影响规律，以及涂层

磨损对耦合振动的影响。

在响应频谱特征方面，Almeida等 [11] 研究了

二维叶盘-机匣碰摩振动响应频域特征，指出响应

中含有较多激励频率和转频的组合频率。Almeida
还利用一个简化模型，解释了分倍频和边频带出

现的机理。Meingast等 [12] 绘制了离心压气机的

转静子耦合振动响应的频谱图，其结果表明，由

于混叠效应，某些节径振动下的频域同时存在着

超谐波成分和次谐波成分。Batailly等 [13-14] 对离

心叶轮和机匣碰摩振动时域响应进行时频转换和

阶次跟踪，观察了峰值阶次和基础阶次的关系，

并根据阶次跟踪结果识别耦合振动的主导模态。

Xiao等 [15] 从风扇转静子碰摩振动时域响应出发，

绘制响应三维频谱图，分析信号频谱峰值来源，

并据此绘制 Campbell图，对转静耦合振动裕度评

估提出建议。

在碰摩引发的转静子耦合振动稳定性方面，

许多工作关注耦合振动的失稳边界。Schmiechen[4]

和 Legrand等 [5] 根据转静子前后行波波速一致条

件给出了耦合振动失稳转速的解析结果，并与数

值计算结果对比。Salvat等[16] 研究计入转子涡动

的二维叶盘-机匣有限元模型转静子耦合振动时，

观察到除由文献 [5]确定的转速外，机匣 1节径模

态的 9倍超谐波成分和转子 1节径弯曲模态在某

转速下也会相互作用产生失稳。Batailly等 [13] 在

研究碰摩引发的离心叶轮转静子耦合振动的工作

中，对碰摩时域响应进行时频转换和阶次跟踪后，

指出已有工作由于未考虑碰摩转静子系统非线性

振动响应的次谐波和超谐波成分，不能完整地预

测振动失稳边界。Song等 [17] 也通过转动壳体和

静子件碰摩现象的数值仿真和试验研究工作，指

出了碰摩导致的超谐波共振的危险性。

综上，已有文献对碰摩引发的转静子耦合振

动时域和频谱特性的研究较为完善，但对耦合振

动稳定性的研究尚不充分，主要体现在缺乏有效

的失稳边界分析方法和关键参数对稳定性影响规

律研究两方面。本文在总结当前已有转静耦合振

动特性评估方法的基础上，建立增压级部件转静

耦合振动模型，分析系统典型响应特性和稳定性

特征，并研究转速、转静子模态频率、模态节径数、

转静子阻尼、碰摩力、初始扰动大小和升速速率

对稳定性的影响规律。

 1    目前动力学特性评估方法

高涵道比涡扇发动机的风扇和增压级部件如
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图 1所示，风扇转子叶片径向尺寸大，且厚度较薄，

鼓式增压级转子整体刚度弱，转静子节径振动模

态频率相近，转静子耦合共振风险大。评估此类

结构转静耦合振动动力学特性是航空发动机动力

学设计的重要内容。
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图 1    高涵道比航空发动机风扇、增压级部件结构简图

Fig. 1    Structural diagram of high bypass ratio aero-engine fan

and booster stage
 

 1.1   已有评估方法

针对碰摩引发的转静耦合振动动力学特性评

估方法，除引言中所述数值计算方法外，许多航

空发动机设计准则、手册多采用评估转静子耦合

共振裕度的手段[1,18-20]。如文献 [1]给出了风扇部

件叶盘-机匣耦合振动评估方法：转静结构模态分

析得到各节径模态动频后，在固定坐标系下的风

扇机匣协调图中同时绘制出转子节径为 nr 和机

匣节径为 nc 的模态的后行波频率曲线，如图 2所

示，对应相同节径数的两组曲线间的交点为协调

点，其所对应转速为耦合共振转速，由下式得到：

fdn−nΩcr = − fcn （1）

Ωcr fdn

fcn

其中 为耦合共振转速， 为转子 n节径模态动

频， 为静子 n节径模态频率。耦合共振裕度 S
定义为工作转速下转静子相应模态行波频率差除

以转子件的行波频率的百分数，也被称为协调频

率裕度，表达式为

S =
f0− fnh

fnh
×100% （2）

f0 fnh

Ω

其中 为协调点的行波频率， 为工作转速下转

子后行波频率。S亦可由转子转速 与耦合共振

转速确定

S =
Ωcr−Ω
Ω

×100% （3）

风扇部件和篦齿封严组件等结构的转静子要达到

足够的耦合共振裕度。

 1.2   存在不足

上述转静耦合振动动力学特性评估方法存在

两点不足：一是上述方法的本质是对比转、静子

行波频率一倍频的大小，而未能计入碰摩非线性

振动响应中次/超谐波成分的影响，亦未考虑碰摩

引入的约束效应对转静子模态频率的影响；二是

仅以单一的裕度参数分析耦合振动，不能体现转

速、结构阻尼、转静碰摩程度等关键参数对耦合

振动的影响。

 2    耦合系统动力学特性分析

建立模态坐标多自由度动力学模型，求解初

始扰动下碰摩发生后转静耦合振动时域响应并分

析响应频域特征，研究系统稳定性。

 2.1   模态坐标多自由度动力学模型

x1 x2

涡扇发动机增压级部件由转子鼓筒，静子机

匣和多级转、静叶片组成，如图 1所示。由于鼓

式转子和圆筒机匣节径振动表现为径向位移，现

将机匣和鼓筒简化为只保留径向自由度的弹性圆

环，叶片简化为不计质量的刚体，转静碰摩作用

以间隙弹簧描述，即得到如图 3所示的增压级转

静耦合系统的力学模型。图中全局坐标系 OXY

坐标原点位于机匣圆心，随体旋转坐标系 OX1Y1
跟随转子旋转， 、 分别是转、静子径向位移。
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图 3    增压级转静耦合系统的力学模型

Fig. 3    Mechanical model of booster rotor/stator coupled system
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图 2    某发动机风扇机匣协调图

Fig. 2    Interaction diagram of a certain aero-engine fan casing
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由于系统是连续弹性体，其运动微分方程由

偏微分方程描述，求解较为复杂，需要将系统位

移离散至模态坐标。转静耦合共振发生时，结构

的某振动模态被激起共振，振动响应由此阶模态

主导，而其他模态对振动贡献较小，因此不妨只

保留某一阶节径振动模态[21]

x1 (θr, t) = η1 cos (nrθr)+η2 sin (nrθr) （4）

x2 (θc, t) = η3 cos (ncθc)+η4 sin (ncθc) （5）

η1 η2 η3 η4

nr nc

θr

θc

其中 、 和 、 分别为转、静子的模态坐标，它

们都是时间 t的函数， 、 分别为转、静子模态

节径数， 为旋转坐标系 OX1Y1 下转子任一点的

角度， 为全局坐标系 OXY下机匣上任一点的角

度。此时系统简化为由四个模态坐标描述的离散

系统。

δi叶片-机匣碰摩侵入量 （i = 1,···, Nb，Nb 为叶

片数）为

δi = η1cos（nrθi）+η2sin（nrθi）−
η3sin（ncαi）−η4cos（ncαi）−δ0 （6）

θi = 2（i−1）π /Nb αi = θi+Ωt Ω

δ0

其中 ， ， 为转子转速，

为转静初始间隙。单个叶片所产生的碰摩力为

Fci = kc ⟨δi⟩ =
{

0 δi < 0
kcδi δi≥0

（7）

其中 kc 为转静碰摩刚度。由碰摩引起的势能项为

V =
Nb∑
i=1

1
2

kc⟨δi⟩2 （8）

此项对各模态坐标求导，得到各模态坐标下的广

义力项，即模态坐标下的碰摩力，并移至动力学

方程等号右端：

M1η̈1+C1η̇1+K1η1 = −kc

Nb∑
i=1

⟨δi⟩cos（nrθi）

M2η̈2+C2η̇2+K2η2 = −kc

Nb∑
i=1

⟨δi⟩sin（nrθi）

M3η̈3+C3η̇3+K3η3 = kc

Nb∑
i=1

⟨δi⟩sin（ncαi）

M4η̈4+C4η̇4+K4η4 = kc

Nb∑
i=1

⟨δi⟩cos（ncαi）

（9）

Mi Ci Ki其中 、 和 （i = 1, 2, 3, 4）分别为各模态对应

的模态质量、模态阻尼比和模态刚度。对式（9）

无量纲化可得



X1
′′+2ξ1X′1+X1 = −β1

Nb∑
i=1

⟨δi⟩cos（nrθi）

X2
′′+2ξ1X′2+X2 = −β1

Nb∑
i=1

⟨δi⟩sin（nrθi）

X3
′′+2S ξ2X′3+S 2X3 = β2S 2

Nb∑
i=1

⟨δi⟩sin（ncαi）

X4
′′+2S ξ2X′4+S 2X4 = β2S 2

Nb∑
i=1

⟨δi⟩cos（ncαi）

（10）

δ̄i = δi/δ0

X1 = η1/δ0 X2 = η2/δ0

X3 = η3/δ0 X4 = η4/δ0

2ξ1 =C1/
√

K1M1 2ξ2 =C2/
√

K2M2 ω1 ω2

Ω̄ = Ω/ω1 τ = ω1t ()′ τ

β1 = kc/K1 β2 = kc/K2

S = ω2/ω1

其中 为某个叶片对应的无量纲转静侵入

量，无量纲转子模态位移 ， ，无

量纲静子模态位移 ， ；转子模态

阻尼比 ，静子模态阻尼比

； 、 分别为转、静子模态频率；转速比

，无量纲时间尺度 ， 表示变量对

的微分，无量纲碰摩刚度 ， ，转

静相对模态频率 。

sin
[
nc

(
θi + Ω̄τ

)]
cos
[
nc

(
θi + Ω̄τ

)]
由式（10）可见，系统只保留转静子系统某一

阶模态后，简化为模态坐标四自由度系统。另外，

方 程 右 端 碰 摩 力 含 系 数 项 或

。这表明，碰摩作用引入的附加约

束刚度不是常数，而随时间周期性变化的，即转

静子间节径模态耦合振动问题本质是非线性参数

振动问题。

 2.2   时频域响应特征

已知式（10）为非线性参数振动方程组，难以

采用解析方法求解，本文采用结合 Newton-Raph-
son算法的 Newmark时域积分方法求解系统响应。

系统物理参数见表 1。给定初始扰动于机匣处

X3 （τ = 0） = 1.2，计算系统在不同转速下瞬态响应

时域曲线和频域特征分别如图 4、图 5所示。
 
 

表 1    模态坐标多自由度模型参数表

Table 1    Parameters of multi-degree-freedom model in

modal coordinate

参数 数值

ξ1 0.02
ξ2 0.02

β1 1

β2 2

S 2

nc 3

nr 3

Nb 30
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由图 4可见，静子受初始扰动后，上述系统在

不同转速下有三种运动状态：振幅逐渐减小直至

静止的稳定状态、振幅迅速增大的失稳状态以及

振幅保持稳定的持续状态。图 5给出了瞬态响应

的快速傅里叶变换（FFT）结果。可见，稳定运动

状态下，转、静子响应频域成分分别以 0.16和

0.32为主，即各自固有频率，其原因是转静子碰摩

轻微或无碰摩；而失稳运动或持续运动状态下，

系统响应频域成分随转速变化，主要是转频高倍

频和固有频率的组合频率[15]。

1.15< Ω̄ <1.39 1.06< Ω̄ <1.15

Ω̄cr

表 2列出了不同转速下转静耦合系统的运动

状态。可见，系统运动状态一般是稳定的，但在

内运动失稳，在 内表现

为持续的运动状态。这表明转静子耦合振动失稳

并非发生在无量纲耦合共振转速 =1.0处，而会

nr , nc

出现于一段转速区间内，这里称为失稳转速区间。

可见，对于某一确定的转静系统，传统评估方法

借助耦合共振裕度的评估结果将会与真实结果有

偏差。此外， 时，系统振动响应始终是稳定

状态，这里不再给出相应的振动响应曲线。即转

静振型不匹配时，耦合振动难以发生。

 3    关键影响参数及影响规律

研究节径数、静子固有频率、转静子阻尼、

碰摩力、初始扰动和升速率对系统失稳转速区间

的影响规律。后续计算基于表 3中修改后参数开展。

 
 

表 3    修改后模态坐标多自由度模型参数表

Table 3    Revised parameters of multi-degree-freedom model

in modal coordinate

参数 数值

ξ1 0.02
ξ2 0.05
β1 1
β2 2
kc 1
S 2
nc 3
nr 3

X3 （τ=0） 5

 

(a) 转速比为0.8稳定运动

1.0

0.5

D
is

p
la

ce
m

en
t

−0.5

−1.0
0 20 40

Time

60 80

0

(b) 转速比为1.16失稳运动

200

100

D
is

p
la

ce
m

en
t

−100

−200
0 50

Time

100

0

(c) 转速比为1.1持续运动

X1

X3

5

0

D
is

p
la

ce
m

en
t

−5
0

Time

50 100

X1

X3

X1

X3

X1

X3

图 4    转静子系统瞬态响应时域曲线

Fig. 4    Transient vibration of rotor/stator system in time-domain
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图 5    转静子系统瞬态响应频域特征

Fig. 5    Transient vibration of rotor/stator system in frequency-domain
 

 

表 2    不同转速下转静子的运动状态

Table 2    Response behaviors of rotor/stator system under

different rotational velocities

转速 运动状态

<1.06 稳定

1.06～1.15 持续

1.15～1.39 失稳

>1.39 稳定
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 3.1   转静相对模态频率

Ω̄cr (1±10% ) Ω̄cr

仅改变转静相对模态频率 S，计算转静耦合

系统在不同转速下运动稳定性，结果如图 6。图

中色块表示系统运动状态，黄色、青色和蓝色分

别代表系统的失稳状态、持续运动状态和稳定状

态。红色实线为式（1）计算得到的无量纲耦合共

振转速 ，红色虚线为 的结果，代表

耦合共振裕度为 10%。由图 6可见：

1）  系统存在多个随 S线性变化的失稳转速

区间，其中靠近红线的较宽的区间称为主失稳转

速区间，其他的称为次失稳转速区间，后者来源

于非线性系统的复合共振有关[15]。

2） 系统主、次失稳转速区间位置随 S的增大

而线性增大（右移），主失稳转速区间和部分次失

稳转速区间位置随 S变化速率与式（1）相符，而部

分次失稳转速区间随 S更高倍线性变化。

Ω̄cr

(1±10% ) Ω̄cr

3）  小于但接近主失稳转速区间左边界，区

间 未能完全覆盖失稳转速区间而靠

左侧，这表明基于正负共振裕度的传统方法不能

合理评估耦合振动动力学行为，其只能预测出主

失稳区间，且预测结果偏小。因此，在借助传统

方法开展转静耦合振动安全性评估时，可以减小

负裕度取值而增大正裕度取值，甚至仅取足够的

正裕度。
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图 6    不同静子固有频率下系统失稳转速区间

Fig. 6    Unstable region of system under different stator

natural frequencies
 

值得说明的是，转静耦合振动稳定性由转静

子固有特性和外部因素共同决定，当实际转静子

结构的转速位于图 6中失稳转速区间中时，耦合

振动不一定失稳，其稳定性还与转静子阻尼以及

碰摩力、初始扰动等外部因素密切相关。

 3.2   节径数

仅改变节径数 nr 和 nc 时，系统在不同转速下

的运动稳定性如图 7。可见，与式（1）一致，系统

Ω̄cr

fd

失稳转速区间位置与节径数呈反比关系，且式（1）
结果 接近失稳转速区间左边界。实际上，此类

循环对称转静子结构不同节径数模态的模态频率

不同，对于本动力学模型中二维平面旋转圆环的

动频 满足下式[21]：

fd =

√
D
ρhR4

· n
2(n−1)2

n2+1
+

n2(n−1)2

n2+1
Ω2 （11）

ρ其中 n为节径数， 为材料密度，h、R分别为弹性

环厚度和半径，D为与圆环形状和材料弹性有关

的常数。不同节径数下转静子系统耦合振动失稳

转速区间如图 8。可见，系统失稳转速区间长度

随节径数变化较小，5～9节径模态对应的失稳转

速区间分布在区间 1.8～2.4内，且较为接近，这表

明实际工程中转静子高节径数模态耦合振动失稳

转速区间分布较为紧凑，有利于增压级结构的动

力学设计。
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图 7    不同节径下系统失稳转速区间

Fig. 7    Unstable region of system under different

nodal diameters
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图 8    模态频率随节径数变化时不同节径下系统

失稳转速区间

Fig. 8    Unstable region of system under different nodal

diameters considering that modal frequency varies

with nodal diameter
 

 3.3   转静子阻尼

ξ1 ξ2仅改变转子或静子模态阻尼比 、 ，计算系

统失稳转速区间。由于两者对系统稳定性影响规
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律相同，仅给出改变静子模态阻尼比时的计算结

果，如图 9。可见，阻尼大小对系统稳定性的影响

体现在：

ξ2 >

0.074

1） 失稳转速区间长度。阻尼越大，失稳转速

区间长度越小，对于表 3参数条件，阻尼比

时，失稳转速区间消失，此阻尼比称为临界

阻尼比；临界阻尼值与碰摩力大小、初始扰动等

有关，如图 10，随着碰摩刚度和初始扰动的减小，

临界阻尼值减小。

ξ2 > 0.058

2） 失稳转速区间数目。阻尼较小时，系统将

存在多个次失稳转速区间，增大阻尼能减小失稳

转速区间数目， 时，只存在主失稳转速

区间。
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图 9    不同静子模态阻尼比下系统失稳转速区间

Fig. 9    Unstable region of system under different stator modal

damping ratios
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图 10    初始扰动和碰摩力对临界阻尼大小的影响

Fig. 10    Critical damping ratio under different initial

disturbances and rubbing forces
 

 3.4   碰摩力

转静子碰摩力大小取决于碰摩刚度和侵入量，

这里改变碰摩刚度 kc 以改变碰摩力大小。图 11
给出了在不同大小碰摩力条件下系统的失稳转速

区间。可见，增大碰摩力会同时增大系统失稳转

速区间长度和个数。而碰摩力较小时，任意转速

下系统一直保持稳定。

 3.5   初始扰动

非线性系统振动响应会随初始条件的改变而

变化。图 12给出了系统在不同初始扰动 X3 （τ = 0）
下的失稳转速区间。可见，与碰摩力大小的影响

规律类似，增大静子的初始扰动，会同时增大系

统失稳转速区间长度和个数。初始扰动较小时，

任意转速下系统一直保持稳定。对于工程实际而

言，应尽量减小鸟撞、转子不平衡等其他载荷带

来的静子或转子的初始扰动位移值，以避免引发

转静耦合振动失稳。
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图 12    不同静子初始扰动下系统失稳转速区间

Fig. 12    Unstable region of the system under different

initial displacements
 

 3.6   升速速率

Ω̄begin = 0.5 Ω̄end =

1.5 Ω̄1 = 0.8 Ω̄2 = 1.1

上述讨论均基于定转速下系统在初始扰动条

件下的瞬态响应展开。实际工程中，航空发动机

要加/减速通过这些失稳转速区域，因此有必要分

析升/降速速率对系统瞬态响应的影响。当转子

系统在不同升速速率下由 加速到

过程中，在转速分别为 ， 时给定

静子扰动冲击引发转静碰摩。图 13给出了升速

过程中系统受初始扰动后静子的瞬态响应（转子
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图 11    不同碰摩力下系统失稳转速区间

Fig. 11    Unstable region of system under different

rubbing forces
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Ω̄ = 0.8

Ω̄ = 1.1

响应与静子类似，不再给出）。如图 13（a），若初

始扰动发生于远离失稳转速区间左边界时

（ ），系统振幅较小且逐渐减衰减，虽升速速

率增大时，系统振幅增大，但此时转静碰摩只短

时发生，不引发明显的转静耦合振动。若初始扰

动发生于失稳转速区间内（ ），如图 13（b），
加速速率 a 较小时（a = 3×10−3 及更小），耦合振动

失稳，加大加速速率有利于减小系统耦合振动振

幅，避免失稳发生。因此，无论初始扰动的发生

转速大小，尽量快速地通过失稳转速区间均有利

于控制系统响应幅值。
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图 13    不同升速率下系统在初始扰动下的瞬态响应

Fig. 13    Transient response of system under

different accelerations
 

 4    结论与展望

基于模态坐标多自由度模型对碰摩引发的转

静耦合振动动力学特性进行分析，研究了转静耦

合振动在不同转速下的时频域特征，并研究得到

转静相对模态频率、节径数、阻尼、碰摩力大小、

初始扰动大小和升速速率对耦合振动响应和失稳

转速区间影响规律。主要结论有：

1）  增压级转静子耦合振动的本质是非线性

参数振动问题，耦合振动响应有稳定、持续和失

稳三种运动状态，响应频域以组合频率成分为主。

2）  基于耦合正负裕度的传统方法不能合理

评估耦合振动动力学行为，其只能预测主失稳转

速区间位置，且预测结果偏小。

3） 碰摩引发的转静耦合振动存在主、次失稳

转速区间，其由转静子固有特性和外部因素共同

决定，失稳转速区间位置随转静模态频率线性变

化，随节径数反比例变化；失稳转速区间长度和

个数随转静子阻尼的增大、碰摩力和初始扰动的

减小而减小。

4）  虽初始扰动发生转速对升速过程中转静

耦合振动响应有影响，但尽快通过失稳转速区间

均有利于控制系统振幅，避免剧烈耦合振动发生。

本文工作作为碰摩引发的转静耦合振动的初

步机理研究，仍具有一定局限性，一是所建立的

模态空间多自由度模型只保留某一阶模态，不能

精准刻画系统动力学行为；二是叶片过于简化；

三是未计入切向碰摩力。后续将结合非线性碰摩

局部模型建立转静子二维耦合模型，基于频域数

值方法或非线性模态方法研究转静耦合振动动力

学特性。
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