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压气机中间级转子叶片强迫振动响应快速分析
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摘　　　  要：    以多级压气机第二级转子叶片为例，对其共振时的振动特征进行了快速分析。一方面通过进

口边界条件修正对压气机模型进行减缩，并结合谐波方法提高了非定常气动力计算效率，另一方面利用系统

在模态空间的频响关系和扫频技术进一步提高了求解效率，特别是当工程上亟需开展非定常气动力作用下

的强迫振动响应分析时，可高效评估共振时叶片振动特征。结果表明：第二级转子叶片主要受上游静子激励，

下游静子的势扰动影响有限，在共振转速附近易激起第 15阶模态共振，叶片尖区有较高的振动应力，经瞬态

响应分析，在给定的阻尼和工况下，所考查位置和方向的振动应力约 71 MPa，利用扫频等方式评估共振时非

定常气动力引起的转子叶片振动应力约为 92 MPa。所形成的分析方法与流程有一定的普适性。
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Fast analysis of forced vibration response on intermediate
stage compressor rotor blade

HAN Le1，2， WANG Yanrong2， WEI Dasheng2， YANG Weichao2，
 LI Di3， ZOU Zhengping1

（1.  Research Institute of Aero-Engine，Beihang University，Beijing 100191，China；
2.  School of Energy and Power Engineering，Beihang University，Beijing 100191，China；

3.  Commercial Aircraft Engine Company Limited，
Aero Engine Corporation of China，Shanghai 200241，China）

Abstract:  The  second  stage  rotor  blade  of  multi-stage  compressor  was  investigated  to  efficiently
calculate  the  response  caused  by  aerodynamic  excitation.  The  compressor  was  reduced through the  inlet
boundary  correction,  and  combined  with  the  harmonic  method  to  improve  the  calculation  efficiency  of
unsteady  aerodynamic  force.  The  relationship  between  frequency  and  response  in  modal  space  and  the
harmonic analysis method were used to further improve the solution efficiency. When the forced vibration
response analysis under aerodynamic excitation was urgently required in engineering, the blade vibration
features  at  resonance  can  be  evaluated  efficiently.  The  results  showed  that  the  excitations  of  the  second
rotor  blade  was  mainly  subject  to  the  upstream  stator  passing  frequencies,  and  the  influence  of  the
downstream stator was limited. The 15th modal shape was excited near the resonance condition and there
was  significant  vibration  stress  in  the  blade  tip  area.  Under  the  given  damping  and  simulated  working
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conditions, the vibration stress was about 71 MPa in the examined position and direction obtained by the
transient  response  analysis,  and  it  was  about  92  MPa  under  the  resonance  condition  evaluated  by  the
harmonic analysis method.

Keywords:   multi-stage compressor；rotor blade；forced vibration response；resonance stress；
fast analysis

 

叶轮机械中气动弹性现象主要表现为叶片与

其周围气体之间的相互作用，根据激振力的来源

和表现形式可分为：强迫响应（forced response）、
颤振（flutter）和非同步振动（NSV,  non-synchron-
ous vibration）[1-2]。随着先进航空发动机性能的大

幅提升，结构更加紧凑，叶片气动负荷更高、质量

更轻，以及结构阻尼更低（如整体叶盘或整体叶环

转子），致使转子叶片所面临的强迫振动问题更

加突出，准确预测共振特征更加必要。

强迫振动响应分析可分为 3个阶段 [3]：识别

来自上下游流动的不均匀性，计算叶片非定常气

动力以及获取叶片振动响应。文献 [4-5]中将最

后 1个阶段又分为非线性结构建模和柔性叶片的

气动弹性响应求解。利用数值模拟开展叶片强迫

振动响应分析主要有耦合法和解耦（亦可称单向

顺序耦合）法，其中，耦合法可进一步细分为弱耦

合法和强耦合法。弱耦合法利用流固每个子系统

原有的求解方法，通过固体域与流体域相关边界

条件的交替迭代进行数据更新，从而实现对耦合

作用的模拟；强耦合法则是将原本基于欧拉描述

的流动方程和基于拉格朗日描述的结构方程统一

到同一个控制方程组中进行求解。耦合法通常需

要耗费极大的计算资源，随着计算能力的大幅提

高，逐渐有学者开始采用耦合方法分析气动弹性

问题。徐可宁[6] 自主编写了有限元程序，并结合

计算流体力学软件，对压气机叶片错频叶盘结构

进行了计算，分析了错频叶盘振动局部化的现象。

Espinal等 [7] 利用耦合方法分析了某轴流跨声速

叶片的气动弹性问题，对比全环模型与基于相位

延迟法减缩模型的结果，验证了相位延迟法的可

靠性。多数情况下，通常的计算能力对多级环境

中叶片的强迫振动响应耦合分析是难以开展的。

解耦法的一个主要假设是，强迫振动响应过程中

尾迹等气动激振力几乎不受叶片振动的影响。因

此，在获得非定常流场结果后，提取作用在叶片

表面的气动力作为激励再进行瞬态响应分析，获

取叶片的动态响应。解耦法求解效率较高，目前

国内外研究多采用解耦法。

强迫振动响应分析中，求解非定常气动力的

方法有时间积分法[8] 和谐波方法 [9-10]。谐波方法

的基本原理是将所求解的流场变量分解为时均值

和周期性扰动之和，其中时均值可通过求解包含

确定应力的时均方程得到，而周期性扰动可通过

求解频域内的 N阶谐波方程得到。求解谐波方

程类似于求解 2N+1个定常流场（方程），当谐波

阶次较少时，能大幅地提高计算效率，缩短计算

时间。

在进行多排叶片计算时，若各叶排不满足约

化条件，则只能进行全环模拟。He[11] 基于流动的

周期特征，提出了一种模型减缩方法——相位延

迟法，可显著减小模型的规模。张小博等[12] 采用

多通道模型和相位延迟法的单通道模型对某压气

机转子叶片因前排静子尾迹引起的表面非定常压

力进行了分析，结果表明一级模型下基于相位延

迟法得到的结果是可靠的，转子叶片表面非定常

压力主要是由激波振荡和前排尾迹输运导致。王

翔鹏等[13] 利用相位延迟法对静-转结构一级模型

进行分析，发现一定范围内由于造成压力载荷波

动的尾迹强度沿流向逐渐减弱，转子叶片振动应

力随轴向间距的增大呈减小趋势。而李雪峰[14]

通过对 1.5级模型进行研究发现下游静子势扰动

同样会对转子所受非定常气动力产生一定影响。

目前，无论是耦合法还是解耦法，强迫振动响

应的分析效率仍不能很好地满足工程设计分析需

求。本文对一多级压气机第二级转子叶片的强迫

振动响应进行考查，一方面尝试对流场模型进行

减缩，提高计算非定常气动力的效率，另一方面

基于叶片的结构动力特征快速获取共振响应，最

终希望可以高效地对多级压气机中间级叶片的强

迫振动响应进行分析。

 1    数值模拟方法

 1.1   强迫响应分析方法及流程

在进行非定常流场分析时，谐波方法理论上

可以对多排叶片进行分析，目前国内外已逐步将

该方法应用于叶片的气动弹性稳定性预测[15-16]。

因此，本文采用非线性谐波法对非定常流场进行

分析。
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微分形式的三维欧拉方程可以写为如下形式

∂U
∂t
+
∂F (U)
∂x

+
∂G (U)
∂y

+
∂H (U)
∂z

= 0 （1）

其中

U =
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
非线性谐波法利用守恒变量时间和空间的周

期性，利用傅里叶级数将式（1）展开，得到频率分

量式

∂F̃
(
Ũ
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∂x
+
∂G̃
(
Ũ
)

∂y
+
∂H̃
(
Ũ
)

∂z
+ S̃
(
Ũ
)
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式中对每一阶频率分量均成立，计算中根据考虑

的谐波阶次 N，仅需存储 2N+1个系数。进一步地，

式（2）经过傅里叶逆变换即可得到时域结果。

由于非线性谐波法仅采用了有限阶次的谐波

进行近似，将导致转静交界面处的非定常流动不

能严格连续，从而造成一定的误差。尽管可以通

过增加谐波阶次来降低求解结果的不连续性，提

高求解精度，但计算资源和时间消耗也会相应增

加，其关键在于选取合适的谐波阶次，平衡计算

时间和计算精度。

在弱耦合法的分析中，认为叶片发生强迫振

动时，其表面的压力扰动主要源于上下游气流的

周期性激励，而与叶片本身的变形关系不大，因

而可首先计算一个叶片扫掠周期内“刚性”叶片周

围的非定常流场，再将其作为外部激励施加于叶

片结构有限元模型上。这种假设对计算精度的影

响不大，却可大幅提高计算效率，适用于工程分

析。在采用弱耦合法进行叶片的强迫振动响应分

析时，其分析流程如图 1所示。图中 CSD（compu-
tational structural dynamics）。

具体分析流程为：①对计算模型进行定常模

拟；②对叶片进行模态分析，其中应考虑转动引

起的离心力以及定常计算得到的叶片表面气动力

的影响；③通过叶片的 Campbell图得到工作转速

范围内各阶动频线与激振频率射线的交点，即共

振转速，确定后续需要考查的转速和重点关注的

模态阶次；④结合模态分析结果，找到所关注模

态阶次的相对模态应力较大位置作为瞬态计算的

监测点；⑤分析转静干涉作用下的非定常流场特

征，并提取一个周期内叶片表面非定常气动力；

⑥通过施加周期性的气动激励，计算共振状态下

叶片强迫响应特征，当振动进入稳定状态后终止

计算；⑦为模拟贴应变片方向的动应力，给出各

监测点沿应力最大方向的动应力响应，利用傅里

叶变换分析振动应力特征。

 1.2   数值模型介绍

本文采用通用软件对非定常流场进行求解，

流场分析网格基于 Auto-Grid模块自动生成。本

文的多级压气机模型中包括进口导叶 S0以及 3
级高压压气机（R1～S3）共 7排叶片。拟对其中

S1+R2+S2进行非定常模拟，考查转子 R2的强迫

振动响应特性。分别构建 3.5级和 1.5级的流场

三维网格，定常流场计算域分别为 S0到 S3和 S1
到 S2，各排叶片单通道网格单元数约为 13万，7
排和 3排模型计算域如图 2所示。

首先对该压气机 3.5级模型进行 100%转速

下的定常流场分析，进口边界条件为标准大气，
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图 1    强迫振动响应解耦法分析流程

Fig. 1    Analysis process of forced response by using the weak

decoupling method
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给定总温、总压，并指定轴向进气；出口边界条件

为平均反压；随后以强迫振动响应分析工况为例

（设计转速下近最高效率工况点），提取目标转子

（R2）及其上下游静子（S1和 S2）共 3排叶片，提

取 7排模型中 R1/S2交界面下游的总温、总压和

速度条件作为 3排模型的进口条件，提取 S2/R3
交界面上游的静压条件作为 3排模型的出口条件。

计算工质选为理想气体，各叶片表面、轮缘、轮毂

均设为光滑、无滑移、绝热壁面边界；转静交界面

采用掺混面模型，扇区交界面为周期边界，湍流

模型为 S-A（Spalart-Allmaras）模型。在计算工况

点 3排模型的主要设计参数见表 1，其中叶片尺

寸参数以转子叶片前缘半径无量纲化，叶尖间隙

以叶尖弦长无量纲化。
  

表 1    S1、R2和 S2无量纲设计参数

Table 1    Normalized design parameters of S1, R2 and S2

参数 S1 R2 S2

叶片数 46 37 62
叶尖前缘半径 1.014 1 0.982

叶尖尾缘半径 1.004 0.986 0.971

叶根前缘半径 0.628 0.653 0.7

叶根尾缘半径 0.650 0.697 0.718

叶尖弦长 C 0.191 0.264 0.157

叶根弦长 0.123 0.224 0.101

叶尖间隙 0 0.28% C 0
 
 

杨唯超[17] 以某 1.5级压气机模型为例，分别

以非线性谐波法（NLH）和时间推进法（NTM）考

查了其转静干涉下的振荡流场，其中时间推进法

采用全环模型。如图 3所示，两种方法得到的叶

片表面非定常气动力幅值和相位基本吻合，验证

了非线性谐波法的可靠性。

利用通用软件开展强迫振动瞬态响应分析，

基于转子叶片 R2流场模型生成固体网格，并根

据文献 [18]给出的冷热态转换方法得到转子叶

片的有限元模型，如图 4所示。其中节点数和单

元数分别为 2 772和 1 728，叶片根部固支。

分析中采用 Rayleigh阻尼，它可表示为质量

矩阵和刚度矩阵的线性组合。即

C = αM+βK （3）

式中系数 α和 β的计算可以通过选择两阶比较重

要的模态 a和 b来确定。假设该两阶振型的阻尼

比分别为 ζa 和 ζb，叶片的动频分别为 ωa 和 ωb，有

α =
2(ζaωb− ζbωa)
ω2

b−ω2
a

ωaωb

β =
2(ζbωb− ζaωa)
ω2

b−ω2
a

（4）

确定 α和 β后，可以确定任意第 i阶振型的

 

图 2    数值模型计算域

Fig. 2    Computing domain of the numerical model
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图 4    R2的结构网格、监测点以及材料参数

Fig. 4    Solid Grids, monitors and material parameters of R2
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阻尼比

ζi =
α

2ωi
+
βωi

2
（5）

 2    结果与讨论

 2.1   定常流场分析

首先给出 3.5级模型 100%转速下压气机转

子工作特性线，如图 5所示，随着反压提高效率先

增加后降低，后文主要关注近最高效率点的强迫

振动响应。
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图 5    压气机特性图

Fig. 5    Performance of the compressor
 

提取近最高效率点工况下 R1/S2交界面下游

的总温、总压和速度条件，以及 S2/R3交界面上

游的静压条件。作为 3排模型的出口条件。为考

查对流场的还原情况，定义如下相似系数

S p =
p7rows · p3rows

|p7rows| |p3rows|
（6）

其中 p为某一叶高截面的压力分布向量。提取不

同截面的压力分布，进而得到如图 6所示的压力

相似度随叶高的变化。不同叶高下相似度均在

95%以上，其中叶尖区域相似度较低。提取叶尖

截面的叶片表面压力分布如图 7所示，同时图 8
 

92 96 100 104 108
0

20

40

60

80

100

S
p
an
w
is
e

Similarity/%

图 6    简化模型与原模型不同叶高的压力相似度

Fig. 6    Pressure similarity of different blade spans between the

simplified and the original models
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Fig. 7    Distribution of pressure at 99% blade span
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给出了 7排（7 rows）模型和 3排（3 rows）模型在

该叶高截面的马赫数（Ma）分布，对比两种模型的

计算结果可以发现 3排模型的计算结果与 7排吻

合较好，整体上较好地还原了 R2转子在 7排中的

工作状态。因此，后续分析基于上述 3排模型开展。

 2.2   转静干涉下非定常流场分析

设计转速下压气机转子 R2感受到的通过频

率为

fBPF =
14 826

60
×NStator （7）

根据式（7），S1与 S2对应的通过频率分别

11 366.6 Hz和 15 320.2 Hz。

提取计算得到的转子叶片表面各阶谐波如

图 9所示，可以看到，前排静子叶片 S1引起的非

定常流场幅值较大，且随着通过频率倍频数的增

加幅值逐渐减少，但在通过频率 2倍频处幅值依

然较大。受 S1叶片通过频率影响较为显著的区

域主要集中在叶片压力面的叶尖与叶根区域，靠

近尾缘压力幅值逐渐减小。后排静子叶片 S2引

起的压力幅值与 S1相比较小，且只有通过频率 1

倍频的压力幅值较大。S2通过频率主要影响叶

片压力面尾缘区域，压力幅值最大的区域大约位

于压力面尾缘 40%叶高处。S1与 S2通过频率对

吸力面的影响较小。
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图 9    叶片表面非定常压力各阶谐波分布

Fig. 9    Distribution of pressure harmonics on the blade surface
 

进一步分析 S1与 S2的干涉作用可以看出，

由 S1通过频率，S2通过频率以及他们的倍频调

制产生的频率的压力幅值相比通过频率较小，其

中图中列出了两个幅值较大的频率成分。频率

为 S2-S1的压力幅值较大的区域主要集中在叶片

压力面尾缘，且分布与 S2通过频率类似。

整体来看，前排静子产生的非定常压力幅值

明显高于后排静子，前后排静子对转子叶片压力

面的影响较吸力面更为显著。

进一步提取叶尖 90%叶高截面 10%和 90%
弦长位置压力的时域信号进行傅里叶分析，结果

如图 10所示。从叶片 90%叶高前尾缘压力监测

点的频域信号可以看出 S1对转子叶片前尾缘均

有显著影响，其通过频率下（BPF）最大压力幅值

第 11 期 韩　乐等： 压气机中间级转子叶片强迫振动响应快速分析 2641



高于 6 kPa，而 S2仅对转子叶片尾缘有影响。在

叶尖区域，S1通过频率 2倍频的压力波动比其他

倍频更加显著。而 S2通过频率比其倍频压力幅

值更大。在转子叶片叶尖吸力面主要受到 S1叶

片的影响，而 S2的影响较小。S1与 S2通过频率

及其倍频调制产生的频率在叶尖前尾缘区域幅值

较小，几乎可以忽略。

 2.3   转子叶片激振频率分析

 2.3.1    确定转子叶片共振状态

在 85%、90%和 100%转速下，对转子叶片进

行含离心力和稳态气动力（100%转速气动力）下

的静力分析，以及含预应力的模态分析并给出各

阶固有频率。根据模态频率和激励阶次绘制压气

机第二级转子叶片的 Campbell图。图 11给出了

转子叶片 85%～105%转速的局部 Campbell图，

其中横坐标为工作转速与设计转速之比，纵坐标

为动频（Hz）。图中的红色横线为转子叶片的前

20阶动频线，黑色线为激励倍频线。前排与后排

静子分别对应 46倍转动频率（用 46EO表示）激

励线与 62倍转动频率（62EO）激励线，其中 16倍

转动频率（16EO）为前后排静叶的调制频率。由

于前述非定常流场是基于 100%转速开展的，因

而这里着重分析 100%转速附近的共振点（第 15
和 16阶模态）。本文计算了 95%～105%转速的

非定常流场，并将气动激励转换至模态空间。表 2
给出了第 15阶模态下 16EO引起的非定常气动

力在模态空间的结果，虽然模态力随转速的变化

没有明确的规律，但是可以看到，在所关注的转

速下变化较小（不大于 5%）。因此认为可基于

100%非定常流场计算结果，通过频率换算对激励

频率进行“缩放”，随后开展共振状态进行强迫响

应分析。基于以上假设，对图 11中 96.86%转速
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图 10    90%叶高不同弦向位置压力谱

Fig. 10    Pressure spectrum of 90% blade span

at different chord lengths
 

 

16
62EO

16th mode

11th mode

5th mode

96.86%

46EO

16EO

14

12

10

8

6

4

2

0
0.85 0.90 0.95

F
re

q
u
en

cy
/H

z

1.00 1.05

Normalized rotating speed
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Fig. 11    Campbell diagram of R2
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进行分析，重点关注 46EO附近的第 15和 16阶模

态以及可能引起叶片严重破坏问题的第 1～3阶

模态振动应力较大的点。

 2.3.2    设置监测点

第 1～3、 15和 16阶的模态分析的结果如图 12
所示。根据振型和模态应力的分布，确定第 1～3、
15和 16阶监测点最大振动应力的方向（类似于

贴应变片的方法），并根据此方向确定监测点的

最大振动应力。
 
 

Modal shapes

Modal stresses

1st mode 2nd mode 3rd mode

1st mode 2nd mode 3rd mode

15th mode 16th mode

15th mode 16th mode

图 12    R2叶片模态结果

Fig. 12    Modal analysis results of R2
 

根据振型和模态应力的分布得到各振型的监

测点见表 3，监测点在叶片表面的位置如图 4所示。

这里设置第 1和第 2阶模态阻尼比为 0.03%，

参考式（4）得到的阻尼系数 α和 β分别为 1.887 5
和 3.961 2×10−8，通过式（5）得到的各阶模态阻尼

比见表 4。
  

表 4    第二级转子叶片 100%转速各阶模态频率和阻尼比

Table 4    Modal frequencies and damping ratios of R2 at

100%rotating speed

模态阶次 频率/Hz ζi /%

1 709.46 0.030
2 1 701.2 0.030
3 2 116.5 0.033
15 11 013 0.138
16 11 817 0.148

 
 

 2.4   转子叶片强迫振动响应分析

将前文得到的一个转动周期内叶片表面的非

定常气动力延拓 20个周期，并提取最后一个转动

周期的结果用于分析。瞬态响应分析结果如图 13
所示，可以看到随着时间推进，叶片的振动逐渐

趋于较为稳定的周期振动。图中 Sy 为 y方向振

动应力。
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图 13    强迫振动响应收敛情况

Fig. 13    Convergence of forced response
 

图 14给出了表 3中监测点动应力响应在一

个转动周期内的傅里叶分析频谱图，动应力响应

的横坐标为时间步，纵坐标为振动应力，单位

MPa；傅里叶分析频谱图的横坐标为频率，单位

kHz，纵坐标为振动应力，单位MPa。
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表 2    不同转速下气动激励与 100%转速下的偏差

Table 2    Deviation of aerodynamic excitation between

different rotating speeds and 100% rotating speed

归一化转速 模态力/N 误差/%

0.95 32.23 −1.6
0.98 31.24 −4.5
1.0 32.74 0
1.02 34.58 5.6
1.05 30.86 −5.7

 

表 3    转子叶片表面监测点

Table 3    Monitors on blade surface of R2

模态阶次 最大主应力 监测点编号
主应力方向

nx ny nz

1 S1 1 326 0.97 −0.17 −0.16
2 S1 874 0.96 0.15 −0.22
3 S1 1 375 1.00 −0.02 −0.00
15 S1 1 585 −0.16 0.93 0.33
16 S1 1 585 0.06 0.91 0.41
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图 14    各监测点振动应力

Fig. 14    Vibration stresses at monitors
 

在共振转速（96.86%转速）下，S1和 S2的通

过频率分别为 11 010 Hz和 14 839 Hz。对比上述

节点的振动应力结果可以发现，在对应 1～3阶模

态的监测点位置振动应力相对较小，而在对应 15
和 16阶模态的监测点位置，振动应力较大，意味

着 S1通过频率（11 010 Hz）可能激起了叶片的 15
阶模态共振。0.148%阻尼下，在所考查方向的振

动应力达 70.8 MPa。为进一步分析振动特征，参

考等效应力计算式，利用各方向振动应力获得最

大振动应力约为 80 MPa，应力分布情况如图 15
所示，与图 12中 15阶模态应力分布几乎一致，最

大振动应力位置出现在前缘叶尖区域，说明此时

激起了 15阶模态共振。图中 Seqv 为等效振动应力。
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图 15    共振点附近振动应力分布

Fig. 15    Distribution of vibration stresses

near the resonance point
 

考虑到小阻尼下共振点附近响应峰值对频率

比非常敏感，此时得到的振动应力不一定是峰值

应力。叶片在物理空间的位移 s可以通过各阶模

态叠加获得，表示为如下形式：

s =Φnun （8）

其中 n为参与计算的模态阶次。n的选取直接决

定了模拟结果的准确性，理论上需要考虑所有阶

模态才能叠加得到叶片准确的响应结果，这是不

现实的，也会额外增加不必要的计算量。因此当

使用模态叠加法求解响应时，通常根据所关注的

模态阶次和激励特征信息，选取前若干阶模态进

行叠加即可获得较好的精度。

叶片在物理坐标系下的振动方程可写为如下

形式（暂忽略阻尼项）：

Mstru s̈+Kstrus = Faero （9）

式中 M、K、s和 F分别为系统的质量矩阵、刚度

矩阵、物理空间振动位移向量和非定常气动力向

量。利用结构前 n阶质量归一模态向量组成的矩

阵 Φn，可将式（9）转换至模态空间

2644 航    空    动    力    学    报 第 37 卷



Mmodu ü+Kmisde u = Fmode （10）

其中 
s =Φnu
Mmode = ϕ

T
n MstruΦn = E

kmode = ϕ
T
n KstruΦn =Ω

Fmode = ϕ
T
n Faero

（11）

Ω

此时模态质量矩阵 E为单位阵，模态刚度矩

阵 为对角线元素对应各阶频率的对角阵。由于

模态之间的正交性当系统的振动方程转换到模态

空间后实现解耦，且当激起第 i阶模态共振时，式

（8）中 ui 显著大于 uj，uj≈0（j≠i），可以认为式（10）
中只保留了第 i个方程，即

üi+ω
2
t ui = Ft （12）

此时叶片模型在模态空间近似为单自由度系

统（图 15中结果也印证了这一点）。当激起 15阶

共振时，理论最大振动应力约为 92.0 MPa。进一

步地，将 S1引起的叶片表面非定常气动载荷简化

为简谐载荷，利用扫频的方式计算得到 15阶模态

在上述阻尼条件下的最大振动应力如图 16中实

线所示，约为 91.9 MPa，与理论结果吻合较好，大

于瞬态响应分析结果。这是因为小阻尼条件下通

过瞬态分析准确捕捉共振应力比较困难，略减小

激励频率后，振动应力进一步增大。如图 16中虚

线方块所示，通过瞬态分析计算共振应力需多次

开展分析逼近共振点。共振点的应力分布如图 17（a）
所示，两种方法结果几乎完全一致，图 17（b）给出

了两种方法获得振动应力的误差分布，在包含叶

尖在内的绝大部分区域两种方法的误差在 10%
以内。因此，对激励条件不是特别复杂的情况，

利用系统在模态空间的频响关系或扫频是一种可

靠且快速的方法，与瞬态动力学分析方法相比，

计算效率可提高约两个量级（表 5）。
 
 

表 5    不同方法的计算耗时

Table 5    Calculation time of different methods

方法 归一化时间

共振模态频响关系分析 1
扫频方法 10

瞬态分析 103～104

 
 

 3    结　论

本文利用数值模拟对多级压气机中的 1.5级

模型（静-转-静）的非定常流场和强迫响应特征进

行了考查。通过对进口边界的修正并利用谐波方

法对多级压气机中间级的非定常气动力进行预测，

分析了上下游静子的影响。通过对气动激励的“
缩放”快速计算了共振点附近的振动响应，主要结

论如下：

1）  首先通过对边界条件修正实现了对模型

的减缩，由 7排模型减缩为 3排模型；随后利用非

线性谐波法对非定常流场进行刻画，与传统时间

推进法相比计算效率提高了约一个数量级；在所

考查工况下，所构建的（S1+R2+S2）1.5级模型与

其在多级压气机中的工作状态相比，较好地还原
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图 16    共振点附近监测点 1 585的振动应力

Fig. 16    Vibration stress of Monitor 1 585 near

the resonance point
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图 17    共振点振动应力与误差分布

Fig. 17    Vibration stress and error distribution

at the resonance point
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了转子叶片表面的压力分布特征。

2） 对 1.5级模型非定常气动力的分析结果表

明，转子叶片主要受到上下游静子引起的非定常

气动力，而两者倍频和调制频率成分并不显著；

转子叶片压力面的非定常气动力幅值大于吸力面，

由上游尾迹引起的非定常气动力较为显著，相对

而言，转子叶片受下游静子影响较小。

3） 基于转子叶片所受激励特征并结合 Camp-
bell图确定了前排尾迹引起的共振点是主要的关

注状态。此时，转子叶片在前排尾迹作用下被激

起了第 15阶模态，在所考查的频率和阻尼条件下，

瞬态分析得到的监测点考查方向上的振动应力约

为 71 MPa，获得共振状态下最大等效振动应力约

为 90 MPa。
4）  利用系统共振状态频响关系和扫频方法

预测前排尾迹引起的叶片强迫响应峰值振动应力

约为 92 MPa。与瞬态分析方法相比，利用系统在

模态空间的频响关系和扫频方式可更快速获得叶

片共振状态，便于工程上快速评估叶片的强迫振

动响应特征。

上述分析示例表明本文所形成的方法和流程

是可行的，且有一定的普适性。
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