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考虑气动阻尼的失调叶盘强迫响应分析
房明昌1，王延荣1，2
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摘　　　  要：    基于与影响系数法相结合的基础失调模型（FMM）分析多种人为失调在叠加随机失调前、后的

强迫响应。采用有限元和计算流体力学方法分别计算得到协调叶盘的模态和气动力影响系数，构建考虑气

动阻尼的基础失调模型。通过求解矩阵特征值得到失调叶盘的模态频率、振型和阻尼比，进而采用模态叠

加法得到失调叶盘在行波激励下的强迫响应。结果表明：失调叶盘的强迫响应在考虑气动阻尼后明显减小。

以交替失调叶盘为例，在适当范围内增大失调量可以减小强迫响应，该模型的相邻叶片频率差宜取 6%，对应

失调量为 4.32。此外，增大间隔一个叶片的相邻叶片频率差有利于进一步减小强迫响应。

关　键　词：强迫响应；叶盘；人为失调；基础失调模型（FMM）；气动阻尼

中图分类号：V232.4　　　　　文献标志码：A

Forced response analysis of mistuned bladed disk with
aerodynamic damping
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Abstract: The forced response of the mistuned bladed disk was analyzed by use of the fundamental
mistuning model (FMM) combined with the influence coefficient method. The finite element method and
computational  fluid  dynamics  method  were  used  to  obtain  the  modal  results  and  aerodynamic  influence
coefficients  of  the  tuned  bladed  disk,  and  then  the  FMM  considering  aerodynamic  damping  was
constructed.  The  modal  frequency,  mode  shape  and  damping  ratio  of  the  mistuned  bladed  disk  were
obtained by solving the matrix eigenvalues, and then the modal superposition method was used to calculate
the forced response of the mistuned bladed disk under traveling wave excitation. The above method was
used  to  calculate  the  forced  responses  of  various  intentional  mistuned  bladed  disks  before  and  after  the
superposition of random mistuning. Results indicated that the forced response of the mistuned bladed disk
decreased  significantly  after  considering  aerodynamic  damping.  Taking  the  alternating  mistuned  bladed
disk  as  an  example,  the  forced  response  can  be  reduced  by  increasing  the  mistuning  value  within  an
appropriate range. The frequency difference between adjacent blades of the model should be 6%, and the
corresponding mistuning value was 4.32. In addition, increasing the frequency difference between adjacent
blades with an interval of one blade can further reduce the forced response.
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由于制造公差和工作磨损，实际航空叶轮机

械中的叶盘结构通常不再是周期对称的，各个扇

区之间存在随机的几何差异，称之为随机失调。

随机失调会破坏叶盘的周期性，产生振动局部化

现象，个别叶片的强迫响应可能异常增大。为了

抑制叶盘对随机失调的敏感性而人为引入的可控

失调称为人为失调。人为失调在工程实践中主要

通过改变叶片的固有频率来实现，一般也称之为

错频。目前关于人为失调的研究主要集中在两个

方面：一是降低叶盘对随机失调的敏感性，二是

改善叶片的气动弹性稳定性[1]。

Whitehead[2] 指出，与协调叶盘相比，随机失

调叶盘个别扇区在尾流激励下的强迫响应会显著

增大。基于集总参数模型，Griffin和 Hoosac[3] 采
用统计方法研究发现，可以通过引入人为失调来

减少随机失调引起的叶盘强迫响应异常增大。

Castanier和 Pierre[4-5] 基于有限元模型进行的研究

也得到了相似的结论，人为失调可以降低叶盘对

随机失调的敏感性。此外，郑赟和王静[6] 基于二

维平面叶栅模型分析了人为失调对叶片气动弹性

稳定性的影响。基于 Feiner和 Griffin[7-9] 提出的

FMM，Wang和 Fu等 [10-11] 给出了轴流压气机转子

叶片在不同人为失调下的气动弹性稳定性。

Crawley等 [12] 从提高气动弹性稳定裕度的角度对

人为失调进行了优化，得到了较优的人为失调分

布。Castanier和 Pierre[13] 回顾了失调叶盘的研究

进展，并指出了一些潜在的研究方向，其中包括

在分析失调叶盘的振动时考虑气动耦合的影响。

叶片之间的气动耦合主要体现在 3个方面：

气动质量、刚度和阻尼。气动阻尼对叶盘振动的

影响显著大于其他两者，失调引起的气动阻尼变

化对叶盘的强迫响应有显著的影响，尤其是对结

构阻尼较小的整体叶盘。

基于 Yang和 Griffin[14] 提出的名义模态子集

（subset  of  nominal  mode， SNM） 模 型 ， Beirow、

Kühhorn等[15-17]发现在考虑气动阻尼情况下，人为

失调可以有效减小原随机失调叶盘的强迫响应，

并进一步通过遗传算法获得了相对较优的人为失

调 分 布 。Martel等 [18-19] 发 展 了 渐 近 失 调 模 型

（asymptotic mistuning model，AMM），以分析人为

失调对考虑气动阻尼的叶盘强迫响应的影响。Fang
等[20] 基于 FMM分析了 6种人为失调叶盘的气动

阻尼和强迫响应。研究表明，除了降低叶盘对随

机失调的敏感性外，人为失调还可以通过改善气

动阻尼来减小叶盘由于随机失调导致的强迫响应

异常增大。

然而，目前对考虑气动阻尼的失调叶盘强迫

响应的研究还不够全面，对人为失调减小叶盘强

迫响应的机制还不够明确。本文基于与影响系数

法相结合的 FMM，采用模态叠加法计算了多种人

为失调叠加随机失调前、后的叶盘强迫响应。基

于所得到的结果分析了气动阻尼对失调叶盘强迫

响应的影响，并在考虑气动阻尼的前提下进一步

讨论了失调叶片分布、失调量、相邻叶片频率对

失调叶盘强迫响应的影响。

 1    分析方法

 1.1   基础失调模型

Feiner和 Griffin[7] 提出了 FMM以分析失调

对叶盘振动特性的影响和识别实际叶盘的失调分

布。该模型要求所分析的叶盘模态族中各阶模态

频率近似相等。现对 FMM进行简单说明，其详

细介绍见参考文献 [7]。失调叶盘在协调叶盘模

态坐标系中的运动方程为[(
Λ+∆K̂

)
−ω2

(
I+∆M̂

)]
q = F̂a+ F̂e （1）

Λ I
F̂a F̂e

式中 是协调叶盘模态频率的对角矩阵， 是单位

矩阵， 是模态气动弹性力， 是模态激振力。基

于 FMM，叶盘结构刚度和质量矩阵的变化在模态

坐标系中可以表示成失调矩阵

R̂ = ∆K̂−ω2∆M̂ = 2ωave
2Ω （2）

ωave Ω式中 是第 1阶模态族的平均频率， 的表达式为

Ω =


ω0 ω1 · · · ωN−1

ωN−1 ω0 · · · ωN−2

...
...
. . .

...

ω1 ω2 · · · ω0

 （3）

ωp式中 可以表示为

ωp =
1
N

N−1∑
s=0

e−isp2π/N∆ωb
s （4）

∆ωb
s s

∆ωb
s = (ωb

s−
ωb)/ωb p

式中 是第 个扇区中叶片的模态频率与原始

叶片模态频率的相对变化量，写作

，下标 对应式（3）矩阵中相应元素的序号。

将式（2）代入式（1）得(
Λ+ R̂−ω2I

)
q = F̂a+ F̂e （5）

 1.2   影响系数法

Hanamura等 [21] 提出了影响系数法来测量振
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q

动叶片表面的非定常气动力。该方法假设所有叶

片振动在某一个叶片表面引起的非定常气动力可

以表示为每个叶片振动的贡献之和。假设某一个

叶片振动的初始相位为 0°，则其模态位移 可以

表示为

q = q0eiωt （6）

q0 ω n式中 是模态振幅， 是振动频率，则第 个叶片表

面模态气动力的实部和虚部分别写为

ar
n =

∑
m

ϕb
m

Fm,n
a,0 cos βm,n

q0
（7）

ai
n =

∑
m

ϕb
m

Fm,n
a,0 sin βm,n

q0
（8）

ϕb
m m Fm,n

a,0

n m

βm,n

式中 是单个叶片第 个节点的复模态位移， 

是第 个叶片的第 个节点的非定常气动力幅值，

是非定常气动力和叶片振动之间的相位差。

ϕd ϕb

F̂e

F̂a

对于叶盘第 1阶模态族的模态振型而言，轮

盘的模态位移 可以忽略，叶片的模态位移 与

单个叶片的第一阶模态振型相同。对于模态问题，

模态激振力 为零。如果叶片振动引起的非定常

气动力满足线性假设，则模态气动弹性力 可以

写为

F̂a = ϕ
T Fa =

[
ϕb

ϕd

]T [ Fe,b

Fe,d

]
= ϕb

T Fe,b = Aq （9）

A式中 是气动力影响系数矩阵。

将式（9）带入式（5）得到(
Λ+ R̂− A

)
q = ω2q （10）(

Λ+ R̂− A
)

Λi ϕt
i

i

通过数值方法求解得到矩阵 的复

特征值 和复特征向量 其中特征值平方根的实

部表示的是失调叶盘第 阶模态频率

ωi = Re
( √
λi

)
（11）

i第 阶模态的气动模态阻尼比可以写为

ζaero
i =
−Im

(√
λi

)
Re

(√
λi

) （12）

Re(·) Im(·)式中 表示取复数的实部， 表示取复数的

虚部。

ϕb

假设协调叶盘某一阶模态族中的所有模态都

可以表示为每个叶片该阶模态的组合，则可以基

于单个叶片的该阶模态振型向量 对协调叶盘该

阶模态族的振型矩阵进行变换

ϕ̂ = ϕb
Tϕϕb （13）

ϕ̂ N ×N

N N

式中 是由 个元素组成的矩阵，分别对应协

调叶盘 个模态 个叶片的复模态位移。

失调叶盘复模态振型矩阵可以写成

ϕm = ϕt
Tϕ̂ （14）

ϕt

(
Λ+ R̂− A

)
i j i

j

式中 是矩阵 的特征向量矩阵，其第

行、第 列的元素表示第 个叶片在协调叶盘模态

族的第 个模态下的复模态位移。

 1.3   模态叠加法

i

基于所得到的模态频率、振型和气动模态阻

尼比，采用模态叠加法计算叶盘在行波激励下的

强迫响应。失调叶盘模态族第 个模态的模态响

应可以通过单自由度系统强迫响应得到

qi =
F0,i√

(ωi
2−ω2)2

+ (2ζωiω)2
· ei(ωt+θ) （15）

θ = tan−1

(
2ζωiω

ωi
2−ω2

)
ζ = ζs+ ζaero

ζaero

ζs

式中 ，阻尼比 ，其中气

动模态阻尼比 通过前述的影响系数法得到，结

构模态阻尼比 给定为 0.2%。叶盘各个叶片的实

际强迫响应可以表示为所有模态的强迫响应

之和

u =
N∑

i=1

ϕm,iqi （16）

式（16）中的强迫响应是指叶片的模态响应，

采用该量可以简单、直接地反映叶片该阶模态的

振动大小，但前提是假设激振频率仅在叶片该阶

模态频率附近，即仅激起该阶模态的振动。物理

坐标系下的叶片真实强迫响应幅值可由模态响应

乘以该阶模态振型得到。

 2    协调叶盘模型

 2.1   协调叶盘模态

以某型轴流压气机的第 1级转子为例，其为

有 27片叶片的整体叶盘，如图 1所示，转速为

15 000 r/min。叶盘网格的单元数为 353 646，节点

数为 444 906。材料的弹性模量为 105.5 GPa，泊
松比为 0.34，密度为 4 530 kg/m3。在叶盘后侧安

装边施加固支约束，并进行含预应力的模态分析。

如图 2所示，协调叶盘前 3阶模态族的模态

频率相差很大，互不耦合。因此，下面的分析仅

以叶盘第 1阶模态族，即叶片一弯模态族为例，其

振型具有明显的节径型特征，如图 3所示。
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 2.2   气动力影响系数

Hanamura等[21] 指出，由振动叶片引起的作用

在其他叶片上的非定常气动力随着与振动叶片距

离的增加而迅速减小，仅需关注与振动叶片相邻

的部分叶片表面气动力。本文构建了一个 9通道

流场模型，令中间 0号叶片按照第一阶模态振动，

采用影响系数法计算得到所有叶片表面的气动力

影响系数，见表 1。基于所得到的结果构建气动

力影响系数矩阵，并带入 FMM。
 
 

表 1    叶片的气动力影响系数

Table 1    Aerodynamic influence coefficients of the blades

n叶片编号 ar
n实部 /

（N/m）
ai

n虚部 /
（N/m）

气动力幅值/
（N/m）

N−4 305.7 329.4 449.5
N−3 −56.1 −2 710.8 2 711.4

N−2 1 587.2 −553.9 1 681.1

N−1 96 068.9 87 834.8 130 169.9

0 12 764.0 −314 417.7 314 676.7

1 30 406.2 190 507.5 192 918.8

2 −16 868.0 16 008.8 23 255.3

3 −3 644.7 6 388.2 7 354.8

4 557.7 −258.7 614.8
 
 

 3    失调叶盘强迫响应

 3.1   失调叶盘模型

基于 FMM分析失调叶盘时，可以通过直接

给定各个叶片第 1阶模态频率的变化量来表示相

应的失调叶盘。频率变化量以百分比形式给出，

表示失调叶片和原始叶片的第 1阶模态频率之间

的相对差异。

本文所涉及的人为失调可以根据叶片模态频

率的分布分为 3种类型：交替失调、单个失调和

扇区失调。以仅包含两种频率叶片的情况为例，

图 4给出了 3种人为失调的分布，其中，蓝色和红

色叶片分别表示其频率变化量为 0和 6%。
 
 

(a) 交替失调 (b) 单个失调 (c) 扇区失调 

图 4    含两种频率叶片的人为失调叶盘

Fig. 4    Intentional mistuned bladed disks with two blade

frequency types
 

为了更好地表示失调叶盘的叶片模态频率分

布特征，本文定义了“失调量”、“频率邻差”、“频
率间一邻差”和“频率间二邻差”4个分布特征参

 

图 1    协调叶盘模型

Fig. 1    Tuned bladed disk model
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图 2    协调叶盘模态频率

Fig. 2    Modal frequencies of the tuned bladed disk
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图 3    协调叶盘模态振型

Fig. 3    Mode shapes of the tuned bladed disk
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数，其表达式如下：

失调量 δ =

√√√√√√√ N∑
s=1

(∆ωb
s)2

N
（17）

频率邻差 β0 =

√√√√√√√ N∑
s=1

(
∆ωb

s−∆ωb
s−1

)2

N
（18）

频率间一邻差 β0 =

√√√√√√√ N∑
s=1

(
∆ωb

s−∆ωb
s−2

)2

N
（19）

频率间二邻差 β0 =

√√√√√√√ N∑
s=1

(
∆ωb

s−∆ωb
s−3

)2

N
（20）

δ

β0

β1 β2

反映了失调叶盘所有叶片的总体失调水平。

反映了失调叶盘所有相邻叶片间频率差异的总

体水平，而 和 分别反映了失调叶盘所有间隔

一个或两个叶片的相邻叶片间频率差异的总体水

平。图 4所示的 3种人为失调叶盘的分布特征参

数见表 2。
 
 

表 2    含两种频率叶片的人为失调叶盘分布特征参数

Table 2    Distribution characteristic parameters of intentional

mistuned bladed disk with two blade frequency types

叶盘类型 δ失调量 β0频率邻差
β1

频率间
一邻差 β2

频率间
二邻差

交替失调 4.32 5.89 1.63 5.66

单个失调 1.16 1.63 1.63 1.63

扇区失调 4.16 1.63 2.31 2.83
 
 

为了分析人为失调在叠加随机失调后的叶盘

强迫响应，图 5给出了本文所采用的 100组随机

失调的叶片模态频率变化量分布。它们是由随机

函数生成的，且近似满足正态分布。所有频率变

化量的绝对值在 1%以内，其最大值和最小值分

别为 0.78%和−0.89%。

 3.2   强迫响应

在不同节径的行波激励下，采用前面介绍的

方法计算得到协调叶盘和图 4中给出的 3种人为

失调在叠加随机失调前、后的叶盘强迫响应，如

图 6～图 9所示。

在计算考虑气动阻尼的叶盘强迫响应前，需

要先通过求解矩阵特征值得到叶盘的气动模态阻

尼比，文献 [20]对叶盘气动阻尼及其构成在失调

前后的变化进行了详细的分析，发现失调对叶盘

气动阻尼的影响主要体现在叶片频率差异导致任

一模态中相邻叶片的模态幅值存在差异，进而使

得叶片间的气动力影响减弱，因此失调叶盘各阶

模态的气动阻尼均向平均值靠近，最小气动模态
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图 5    随机失调分布

Fig. 5    Random mistuning distribution
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图 6    协调叶盘强迫响应

Fig. 6    Forced response of the tuned bladed disk
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阻尼比明显增大。基于上述结论分析叶盘强迫响

应在失调前后的变化规律，结合文献 [20]中提到

的气动阻尼相关规律归纳失调对叶盘强迫响应的

影响机制。

由图 6～图 9中结果可知，气动阻尼对失调

叶盘强迫响应的影响显著。由于叶盘的气动阻尼

均为正，各个情况下的叶盘整体强迫响应水平在

考虑气动阻尼后均明显降低。

此外，还可以发现叶盘的强迫响应与节径呈

较明显的相关性，这是由气动模态阻尼比与节径

的相关性决定的。以图 6为例，协调叶盘的强迫

响应和气动模态阻尼比（见文献 [20]）随节径均呈

近似简谐变化，但是大小相反，即气动模态阻尼

比较大的节径对应的行波激励下的强迫响应较小。

针对考虑气动阻尼的情况，提取上述 4种叶

盘在叠加随机失调前、后的强迫响应最大值，结

果见表 3。在所给定的 3种人为失调叶盘强迫响

应最大值中，交替失调叶盘是最小的，扇区失调

叶盘其次，单个失调叶盘最大。后两者的强迫响

应在部分情况下大于协调叶盘的强迫响应。
 
 

表 3    含两种频率叶片的人为失调叶盘强迫响应最大值

Table 3    Maximum forced response of the intentional

mistuned bladed disks with two blade frequency types

叶盘类型 强迫响应/10−5 叠加随机失调的
强迫响应/10−5

协调 1.85 3.99
交替失调 0.77 1.91

单个失调 2.77 4.55

扇区失调 1.87 2.54
 
 

结合图 4和表 2的分析认为单个失调叶盘强

迫响应最大的原因主要是其失调叶片数量只有一

个，整体失调量较小。此外，结合表 1和表 2分析

认为，交替失调叶盘的强迫响应比扇区失调叶盘

小的原因是前者的频率邻差更大，减弱了相邻叶

片之间的气动耦合，改善了叶盘的气动阻尼。

为了进一步优化叶盘的人为失调分布，减小

叶盘的强迫响应，以强迫响应较小的交替失调为

例，分别从失调量和频率邻差两个方面分析失调

在考虑气动阻尼情况下对叶盘强迫响应的影响。

 3.3   失调量分析

在含两种频率叶片的交替失调叶盘基础上，

令红色叶片的频率变化量从原本的 6%变为 1%、

3%和 9%，得到 3个具有不同失调量的含两种频

率叶片的交替失调叶盘，其失调量分别为 0.72、
2.16和 6.48。由 4个分布特征参数的定义可知，

对于仅叶片频率变化量不同的相似交替失调叶盘

而言，它们的失调量和 3种频率邻差与叶片频率

变化量呈正比。

计算得到上述 3种交替失调在叠加随机失调

前、后的叶盘强迫响应，如图 10～图 12所示，考

虑气动阻尼情况下的强迫响应最大值见表 4。
由以上结果可知，无论是否叠加随机失调，含

两种频率叶片的交替失调叶盘强迫响应的最大值

均随着失调量的增大而减小。这一结果表明增大

失调量有利于减小含两种频率叶片的交替失调叶

盘的强迫响应。

进一步分析还可以发现，失调量较小或较大

时的强迫响应减小幅度较小。当失调量较小时，

失调会同时导致振动局部化和气动阻尼改善，两

者的影响在一定程度上相互抵消，强迫响应随失

调量的变化较小；当失调量进一步增大时，振动
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Fig. 8    Forced response of the single mistuned bladed disk with
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局部化基本不再变化，气动阻尼改善起主要作用，

强迫响应随失调量的增大而明显减小；当失调量

较大时，相邻叶片的气动耦合已经很弱，几乎不

再随失调量的进一步增大而变化。因此，在一定

范围内适当增大叶片的频率变化量可以有效减小

交替失调叶盘的强迫响应，对于本文所分析的模

型，其叶片频率变化量可取 6%左右。

 3.4   频率邻差分析

在含两种频率叶片的交替失调叶盘基础上，

图 13给出了包含 3或 4种频率叶片的交替失调

叶盘。对于包含 3种频率叶片的交替失调叶盘，

其蓝色、黄色和红色叶片分别表示其频率变化量

为 0、3%和 6%。对于包含 4种频率叶片的交替

失调叶盘，其蓝色、绿色、黄色和红色叶片分别表

示其频率变化量为 0、2%、4%和 6%。上述两种

交替失调叶盘的分布特征参数见表 5。
 
 

(a) 3种频率叶片 (b) 4种频率叶片

图 13    含 3或 4种频率叶片的交替失调叶盘

Fig. 13    Alternating mistuned bladed disks with three or four

blade frequency types
 
 

表 5    不同种数的频率叶片的交替失调叶盘分布特征参数

Table 5    Distribution parameters of the alternating

mistuned bladed disk with different number of blade

frequency types

叶盘类型 δ失调量 β0频率邻差
β1

频率间
一邻差 β2

频率间
二邻差

交替失调
（两种频率叶片）

4.32 5.89 1.63 5.66

交替失调
（3种频率叶片）

3.87 4.24 4.24 0.00

交替失调
（4种频率叶片）

3.81 3.40 3.89 3.27
 
 

计算得到上述两种交替失调在叠加随机失调

前、后的叶盘强迫响应，如图 14和图 15所示，考

虑气动阻尼情况下的强迫响应最大值见表 6。含

 

表 4    不同失调量的交替失调叶盘强迫响应最大值

Table 4    Maximum forced response of the alternating

mistuned bladed disks with different mistuning value

失调量 强迫响应/10−5 叠加随机失调的
强迫响应/10−5

0 1.85 3.99
0.72 1.81 3.68

2.16 1.21 3.29

4.32 0.77 1.91

6.48 0.73 1.55
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图 10    失调量为 0.72的交替失调叶盘强迫响应

Fig. 10    Forced response of the alternating mistuned bladed disk

with a mistuning value of 0.72
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图 11    失调量为 2.16的交替失调叶盘强迫响应

Fig. 11    Forced response of the alternating mistuned bladed disk

with a mistuning value of 2.16
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图 12    失调量为 6.48的交替失调叶盘强迫响应

Fig. 12    Forced response of the alternating mistuned bladed disk

with a mistuning value of 6.48
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3种频率叶片的交替失调叶盘的强迫响应最大值

在含两种频率叶片的交替失调叶盘的基础上进一

步减小，而含 4种频率叶片的交替失调叶盘的强

迫响应最大值则较大。
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图 14    含 3种频率叶片的交替失调叶盘强迫响应

Fig. 14    Forced response of the alternating mistuned bladed disk

with three blade frequency types
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图 15    含 4种频率叶片的交替失调叶盘强迫响应

Fig. 15    Forced response of the alternating mistuned bladed disk

with four blade frequency types
 
 

表 6    不同种数频率叶片的交替失调叶盘强迫响应最大值

Table 6    Maximum forced response of the alternating

mistuned bladed disks with different number of blade

frequency types

叶盘类型 强迫响应/10−5 叠加随机失调的
强迫响应/10−5

交替失调
（两种频率叶片） 0.77 1.91

交替失调
（3种频率叶片） 0.44 1.53

交替失调
（4种频率叶片） 0.89 1.69

 
 

基于文献 [20]中关于失调叶盘气动阻尼的相

关结论，结合表 1和表 5中的结果分析导致上述

现象的原因，含 3种频率叶片的交替失调叶盘的

β0 β1

β2

β0 β1

和 较大，同时减弱了相邻叶片之间以及间隔

一个叶片的相邻叶片之间的气动耦合，改善了叶

盘的气动阻尼，进而使得叶盘强迫响应减小。然

而，由表 1可知间隔两个叶片的相邻叶片之间的

气动耦合原本就很小，含 4种频率叶片的交替失

调叶盘的 虽然较大，但对气动阻尼的影响很小，

而其 和 的减小使得相邻叶片之间以及间隔一

个叶片的相邻叶片之间的气动耦合增强，对气动

阻尼的改善效果减弱，强迫响应增大。

 4    结　论

本文基于与影响系数法相结合的 FMM分析

了几种不同类型失调叶盘的强迫响应。总体上，

计入气动阻尼影响，失调叶盘的强迫响应有所减

小，通过对比分析得到以下结论：

1）  气动阻尼对叶盘强迫响应的影响显著。

在考虑气动阻尼后，所分析的叶盘强迫响应均明

显减小，其中，交替失调叶盘的强迫响应最大值

小于协调叶盘的强迫响应。

2） 以交替失调叶盘为例，叶盘的强迫响应最

大值随着失调量的增大而减小，且在失调量较小

或较大时的减小幅度相对较小。因此，在一定范

围内适当增大失调量可以有效减小交替失调叶盘

的强迫响应。对于本文中的模型，叶盘频率变化

量宜取 6%。

β0

β1 β2

β0

β1

β2

β0 β1

3） 以交替失调叶盘为例，3种频率邻差的增

大可以分别减弱间隔不同数量叶片的相邻叶片之

间的气动耦合。叶盘强迫响应随 的变化最大，

其次， 最小，这取决于相邻叶片的气动力影响

系数大小。因此，含两种频率叶片的交替失调叶

盘强迫响应因 较大而减小；含 3种频率叶片的

交替失调叶盘强迫响应因 较大而进一步减小；

含 4种频率叶片的交替失调叶盘强迫响应因 的

变化很小，而较小的 和 会使得强迫响应有所

增大。

上述分析结果是由文中的分析案例得出，但

有一定的普适性，可为工程设计提供借鉴。
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