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摘　 要：直接流固耦合算法耗时极大，因此传统的失谐叶盘结构系统颤振研究一般将气动力忽略或将

其当成小扰动。 为了快速、准确分析叶轮机失谐叶片的颤振特性，基于气动力降阶模型提出了一种高

效的叶轮机失谐叶片流固耦合分析方法。 该方法利用系统辨识技术和一些基本假设来构建叶栅非定

常气动力降阶模型，并在状态空间内耦合结构运动方程，得到气动弹性模型，通过改变部分叶片的结

构参数来研究失谐对系统流固耦合颤振稳定性的影响。 针对 ＳＴＣＦ ４ 算例，该方法计算得到的响应结

果和直接 ＣＦＤ 的结果吻合良好，但计算效率却提高了近 ２ 个数量级。 运用该方法研究叶排系统的刚

度失谐，通过求解气动弹性矩阵的特征值快速获得了系统的稳定性特征。 结果表明，刚度失谐可以明

显改善系统的颤振稳定性， 也会导致模态局部化。 失谐方式、失谐量和流固耦合作用对失谐后系统

的颤振稳定性都有明显影响。
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　 　 在叶轮机械设计研制过程中，叶盘系统通常被

设计成谐调的，这样各叶盘结构扇区具有完全相同

的物理参数和结构参数，也就是通常说的圆周循环

对称结构。 这样就能通过施加周期性边界条件将整

个叶排简化为单一叶片进行计算和分析。 然而在实

际过程中由于加工制造过程中的误差、实际工作的

磨损等因素的影响，叶盘结构的某些叶片的结构或

几何参数不可避免的存在偏差。 这种现象称之为叶

片的失谐。 研究表明失谐可以提高叶片的颤振稳定

性，但会提高少数叶片的响应幅值引起叶片的高周

期疲劳失效［１⁃３］（ｈｉｇｈ ｃｙｃｌｅ ｆａｔｉｇｕｅ ｆａｉｌｕｒｅ，ＨＣＦ）。 颤

振、ＨＣＦ 问题是叶轮机械在设计阶段关注的主要问

题之一。 如英国的 ＲＢ２１１、美国的 Ｆ１００ 等机种的发

动机在研制过程中都出现过压气机或者风扇叶片的

颤振故障，Ｊ８５⁃２１ 在制造阶段发生了叶片的高周期

疲劳失效，这些都带来很大的经济损失。 所以对失

谐叶盘系统的气动弹性特性进行研究对叶轮机械的

设计有重要意义。

失谐问题的研究开始于 ２０ 世纪 ６０ 年代，最早

由 Ｗｈｉｔｅｈｅａｄ［４］ 在 １９６４ 年提出并引起关注，他发现

出现小的频率失谐后，系统的不稳定特征值变少了。
当时的许多学者认为叶片的失谐振动将会使叶片振

幅成倍增加而给叶轮机带来强迫响应问题，引起叶

片的疲劳而导致叶片结构的损伤和破坏。 １９６９ 年，
Ｄｙｅ ａｎｄ Ｈｅｎｒｙ［５］通过集中参数模型的研究发现，在
质量或频率失谐时，少数叶片上的振动幅值和集中

应力将显著增加；８０ 年代，陆续有学者在研究中发

现，失谐能显著提高颤振边界。 １９８２ 年，Ｋａｚａ ａｎｄ
Ｋｉｅｌｂ［６］通过对 ｒｏｔｏｒ １２ 翼型的研究发现失谐能够改

善弯扭耦合颤振和非耦合扭转颤振。 近年来，国内

外越来越多的研究学者从各个方面开展了失谐叶盘

结构振动的研究。 Ｐｉｅｒｒｅ 发展了摄动方法来研究模

态局部化问题［７⁃８］，发现失谐可以提高颤振稳定性

但会引起模态局部化现象，并对引起模态局部化现

象的机理做了研究；采用减缩的有限元模型和实验

方式来研究受迫响应［９⁃１０］，发现受迫响应会随着失
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谐程度的增加先增大而后减小；对非线性的失谐叶

片振动和叶盘失谐识别也有研究［１１⁃１２］。 Ｐｅｔｒｏｖ 提出

了一种有效的失谐叶盘建模方法［１３］，通过只求解主

自由度来降阶的获得失谐系统的受迫响应；通过理

论和数值模拟分析了失谐对受迫响应的影响［１４⁃１６］，
并通过优化得到想要的失谐方式；使用精确有限元

模型研究了摩擦对失谐叶盘振动特性的影响［１７］。
一般研究者［１８⁃１９］大多是从结构间的耦合出发，

通过在频域内求解结构运动方程的特征值问题来研

究失谐，一般将气动力忽略或当成一个小扰动；而直

接从时域入手考虑流固耦合作用研究的只见于文献

［２０⁃２１］。 其在时域内直接求解非定常 Ｅｕｌｅｒ ／ Ｎ⁃Ｓ
方程，从耦合气动力的角度通过分析叶片的动力响

应特性来研究刚度失谐对颤振稳定性的影响，需要

的计算量偏大。 本文基于气动力降阶模型，耦合结

构运动方程，实现了对叶片失谐特性的快速耦合

研究。

１　 计算方法

１．１　 结构模型

应用拉格朗日方程，流场中叶排的结构运动方

程为：
Ｍ·ξ̈ ＋ Ｇ·ξ ＋ Ｋ·ξ ＝ Ｆ （１）

式中， Ｍ 为叶排质量矩阵，Ｇ 为结构阻尼矩阵，Ｋ 为

叶排刚度矩阵，Ｆ 为各个叶片上受到的模态气动力

所组成的向量，Ｆ ｉ 为第 ｉ 个叶片所受到的模态气动

力。 ξ 为结构运动的广义位移。
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　 　 ｍ 为单个叶片的模态质量，ｋｉ 为单个叶片的刚

度，且有 ｋｉ ＝ ｍω ２
ｉ ，ω 为叶片对于模态的固有圆频

率。 文中通过改变部分叶片的振动圆频率 ω ｉ 的值

来模拟叶片的刚度失谐。 引入状态变量：
ｘｓ ＝ ［ξｓ１，ξｓ２，…，ξｓＮ，ξ̇ｓ１，ξ̇ｓ２，…，ξ̇ｓＮ］ Ｔ

　 　 将叶排结构运动方程写成状态空间形式：

ｘ̇ｓ（ ｔ） ＝ Ａｓｘｓ（ ｔ） ＋ ｑ·Ｂｓｆａ（ ｔ）
ξ（ ｔ） ＝ Ｃｓｘｓ（ ｔ） ＋ ｑ·Ｄｓｆａ（ ｔ）} （２）

式中
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Ｄｓ ＝ ０Ｎ×Ｎ， ｑ ＝ 􀭵Ｐ ｔ１ － 􀭵Ｐ１

　 　 对于方程（１）的求解可采用 ２ 种计算方法，一
种是采用 ＣＦＤ ／ ＣＳＤ 直接耦合的时域求解［２２］，计算

量非常大；另一种是建立起降阶的气动力模型，在保

证计算精度的同时降低计算量。
１．２　 气动力模型

本文所涉及的基本假设有：动态线性非定常流

假设，即假设对于同一叶片来说，不同叶片运动所造

成的非定常气动力是可叠加的［２３］。 同时，假设某一

个叶片振动诱导产生的扰动仅能传播至邻近少数的

几个叶片［２４］。 因此，我们只需要计算少数几个叶片

通道的非定常流场便可模拟整个叶栅的非定常气动

力模型。 在进行流场计算时，计算域仅为少数的几

个叶片通道，且非定常效应仅由单个叶片振动引起。
进行系统辨识时，采用经典系统辨识方法中的

最小二乘估计方法来建立离散非定常气动力的降阶

模型并识别相应参数，模型选用 ＡＲＸ 模型。
利用参考文献［２５⁃２６］的方法，我们使用多级信

号作为输入信号，叶片的气动力作为输出。 假设计

算域外的叶片上的气动力可以忽略不计，按赋零处

理，得到输出量数目与叶排数目一致的单输入 ／多输

出离散系统。 其描述方程为：

ｙ′（ｍ） ＝ ∑
ｎａ

ｉ ＝ １
Ａ′ｉ ｙ′（ｍ － ｉ） ＋

　 ∑
ｎｂ－１

ｉ ＝ ０
ｂ′ｉ ｕ′（ｍ － ｉ） ＋ ｅ′（ｍ） （３）

式中， ｙ′（ｍ） 为系统输出量 ｙ′ 的第 ｍ 次观测值，
ｕ′（ｍ） 为系统输入量的第 ｍ 个值，ｅ′（ｍ） 为零均值

随机噪声向量，Ａ′ｉ 为待辨识系数矩阵，ｂ′ｉ 为待辨识

系数列向量，ｎａ 和 ｎｂ 分别为输出和输入的延迟

阶数。
根据假设，系统的输入信号为某一叶片的模态

位移。 设第 ｉ 个叶片的位移为输入信号，故令模态

位移 ξ ｉ ＝ ｕ′，则模态气动力系数 ｆａ ＝ ｙ′。 为了便于进

·７５８·
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行气动弹性的稳定性分析，将（２） 式差分模型转化

为状态空间模型。 定义状态向量：
ｘａ ＝ ［ ｆＴａ（ｍ － １），…，ｆＴａ（ｍ － ｎａ）
ξｉ（ｍ － １），…，ξｉ（ｍ － ｎｂ ＋ １）］ Ｔ

则离散空间内的气动力状态方程和输出方程可以

写为：
ｘａ（ｍ ＋ １） ＝ 􀭾Ａａｘａ（ｍ） ＋ 􀭾Ｂａξｉ（ｍ）

ｆａ（ｍ） ＝ 􀭾Ｃａｘａ（ｍ） ＋ 􀭾Ｄａξｉ（ｍ） ＋ ｆａ０
} （４）

通过双线性变换，将上式转化为连续系统的状态空

间形式，并略去静态气动力得

ｘ̇ａ（ ｔ） ＝ Ａａｘａ（ ｔ） ＋ Ｂａξｉ（ ｔ）
ｆａ（ ｔ） ＝ Ｃａｘａ（ ｔ） ＋ Ｄａξｉ（ ｔ） （５）

再根据叶轮机的轮换对称性，假设叶排的叶片总数

为 Ｎ，将 Ｎ 个状态空间形式的方程进行组合得：
ｘ̇ａｃ（ ｔ） ＝ Ａａｃｘａｃ（ ｔ） ＋ Ｂａｃξ（ ｔ）
ｆａｃ（ ｔ） ＝ Ｃａｃｘａｃ（ ｔ） ＋ Ｄａｃξ（ ｔ） （６）

式中：
ｘａｃ（ ｔ） ＝ ｘａ１（ ｔ） ｘａ２（ ｔ） … ｘａＮ（ ｔ）[ ] Ｔ

ξ（ ｔ） ＝ ξ１（ ｔ） ξ２（ ｔ） … ξＮ（ ｔ）[ ] Ｔ

Ａａｃ ＝ ｄｉａｇ Ａａ１ Ａａ２ … ＡａＮ[ ]

Ｂａｃ ＝ ｄｉａｇ Ｂａ１ Ｂａ２ … ＢａＮ[ ]

Ｃａｃ ＝ Ｃａ１ Ｃａ２ … ＣａＮ[ ]

Ｄａｃ ＝ Ｄａ１ Ｄａ２ … ＤａＮ[ ]

　 　 组合后得到了叶排多输入 ／多输出连续系统的

气动力状态空间方程，但是组合后的状态空间矩阵

维数非常大，且矩阵为稀疏矩阵，零元素占绝大部

分，为了便于计算，利用平衡截断方法对矩阵进行降

阶，最终得到了降阶气动力模型。
１．３　 气动弹性模型

考虑到气动弹性过程是气动 ／结构耦合的一个

不断反馈的过程，将 ２ 个子系统进行反馈的联接，得
到如下的开环气动弹性分析模型：

ｘ̇ｓ（ ｔ）
ｘ̇ａｃ（ ｔ）{ } ＝

Ａｓ ＋ ｑ·ＢｓＤａｃＣｓ ｑ·Ｂｓ·Ｃａｃ

ＢａｃＣｓ Ａａｃ
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ｘｓ（ ｔ）
ｘａｃ（ ｔ）{ }

（７）
　 　 这样叶排的颤振稳定性分析就转化为了求解状

态方程中气动弹性矩阵的特征值问题了，矩阵特征

值的实部为叶排系统的结构阻尼系数，虚部为叶片

振动频率。 当阻尼系数大于零时，系统稳定；反之，
系统发散。 这样我们可以通过状态空间内特征值的

变化来研究刚度失谐对颤振稳定性的影响。

２　 算例与分析

计算 算 例 采 用 标 准 叶 片 颤 振 模 型———
ＳＴＣＦ４［２６］，其叶片弦长为 ｃ ＝ ０．０７４ ４ ｍ，叶片在叶栅

延伸方向间距为 Ｄ ＝ ０． ０５６ ５ ｍ，叶片安装角 γ ＝
５６．６５°， 共有 ２０ 组叶片。 计算状态为 ５５２Ｂ 实验状

态：入口总压为 １．７１４×１０５ Ｐａ，出口静压为 １．０１３×
１０５ Ｐａ，均匀入流角为 β１ ＝ － ４５°，入口静温 Ｔ１ ＝
２８８．１５ Ｋ。 计算中叶片与弦线方向成 δ ＝ ６０．４°夹角

的方向做微幅振动。 结构参数为：质量比为 ８００，固
有频率为 ９３６．２ ｒａｄ ／ ｓ。
２．１　 正确性验证

为了验证本文提出的 ＲＯＭ 方法的正确性，运
用该方法计算了在给定初始位移条件下的八叶排通

道的自由振动响应并和参考文献［２２］ 采用 ＣＦＤ ／
ＣＳＤ 直接耦合的求解结果进行了比较。 如图 １、图 ２
所示，图 １ 为叶排系统为谐调时 ２ 种方法计算得到

的自由振动响应，图 ２ 为叶排系统按奇数叶片的振

动频率减小 ３％，偶数叶片的振动频率增加 ３％的方

式发生失谐后的自由振动响应。 ２ 种方法的计算结

果吻合的很好，证明本文提出的 ＲＯＭ 方法能够用

于叶排系统的叶片刚度发生失谐的模拟。

图 １　 叶片失谐前的自由响应

·８５８·
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图 ２　 叶片失谐后的自由响应

　 　 图 ３ 为参考文献［２２］方法获得的自由振动响

应曲线的频谱分析，可以看出此时八叶排通道系统

有 ２ 个不稳定频率。 图 ４ 为用本文提出的 ＲＯＭ 方

法求解出气动弹性方程的特征值，给出的最不稳定

部分特征值的分布，可以看出八叶排通道系统有两

个不稳定特征值，且其虚部对应的叶片振动频率分

别和图 ３ 中的不稳定频率对应。 证实了 ＲＯＭ 方法

可以通过气动弹性矩阵的特征值分布来分析叶排系

统的稳定性。

图 ３　 频谱分析

图 ４　 不稳定特征值分布

表 １ 给出了 ２ 种方法在主频为 ２．５３ ＧＨｚ 的八

核计算机获得图 １ 的结果所用的计算时间，对比可

知本文提出的降阶方法的计算效率比参考文献

［２２］方法的计算效率提高了 ２ 个量级。 且对于颤

振稳定性分析我们只需求解出气动弹性矩阵的特征

值，计算时间将会更少。
表 １　 ２ 种方法的计算时间

方法 计算时间 ／ ｍｉｎ 计算效率

ＲＯＭ ６０ １

ＣＦＤ ７ ２００ １２０

２．２　 主动失谐研究

从图 １、图 ２ 还可以看出，刚度失谐前叶排系统

自由响应曲线发散；而刚度失谐后曲线收敛。 所以

刚度失谐可以改善系统的颤振稳定性。 为了进一步

研究刚度失谐对系统颤振稳定性的影响，且为了和

实际一致我们首先研究了 ２ 种典型的主动失谐形式

对包含 ２０ 个叶片的叶排系统的颤振稳定性的影响。
如图 ５、图 ６ 所示，图中直线表示谐调时叶片的刚

度，柱状图表示失谐后各个叶片的刚度。 其具有 ４
种失谐叶片，假设失谐量为

σ ＝ Δω ／ ωＥｉｇｅｎ

４ 种失谐叶片的振动圆频率分别为：
ω１ ＝ （１ － ２σ）∗ω０， ω２ ＝ （１ － σ）∗ω０

ω３ ＝ （１ ＋ σ）∗ω０， ω４ ＝ （１ ＋ ２σ）∗ω０

　 　 ２ 种失谐方式的失谐叶片数目相同、所有叶片

振动频率的均值等于谐调叶片的振动频率；只是失

谐叶片的分布不同，失谐方式 １ 是一个“五叶片基

本扇区”圆周循环对称结构，而失谐方式 ２ 是一个
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“十叶片基本扇区”圆周循环对称结构；且失谐方式

１ 叶片刚度变化过渡剧烈，而失谐方式 ２ 的过渡

平滑。

图 ５　 主动失谐方式 １ 的叶片刚度分布 图 ６　 主动失谐方式 ２ 的叶片刚度分布

　 　 为了分析叶排系统在刚度失谐前后的颤振稳定

性特性，求解出失谐前后气动弹性矩阵的特征值，并
给出了系统的全部特征值和最不稳定部分特征值的

分布，如图 ７ 所示。 可以看出，谐调时系统有部分特

征值处于右半平面，所以谐调时系统不稳定。 而在

２ 种失谐方式下系统的特征值在刚度发生失谐后都

往左半平面移动，在一定的失谐量下，最不稳定特征

值处于临界位置，此时系统由不稳定变为临界稳定

状态；继续增大失谐量，特征值完全处于左半平面，
此时系统由临界稳定变为稳定。 而在由不稳定状态

达到临界稳定状态，失谐方式 ２ 需要更大的失谐量；
在相同的失谐量下，失谐方式 １ 的最不稳定特征值

比失谐方式 ２ 的处于更加偏左的位置。 由此说明刚

度失谐可以改变系统的颤振稳定性，但受到失谐方

式和失谐量的影响。

图 ７　 失谐前后的特征值分布

刚度失谐在增加系统颤振稳定性的同时，也会带来

模态局部化现象，如图 ８ 所示。 以一节径模态为例，
图 ８ 给出了在刚度失谐前后叶排的位移模态的幅相

图，可以看出协调时系统的位移模态幅值相同，以等

相角差分布；而失谐后系统的位移模态变大或变小、
叶排不再以等相角差形式分布，出现了模态局部化

现象。
叶排结构处于“准周期对称结构”，在每个基本

扇区之间位移模态保持均匀分布；但在每个基本扇

区内个叶片间是失谐的，基本扇区内发生了模态局

部化现象。 相同条件下失谐方式 ２ 下的模态局部化

程度更严重，所以 “准周期对称结构”基本扇区包含
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图 ８　 失谐前后的位移模态幅相图

叶片数越多，其模态局部化程度越严重。
为了更加清楚的说明刚度失谐对系统颤振稳定

性的影响，给出了 ２ 种失谐方式下，系统最不稳定特

征值随失谐量的变化如图 ９ 所示。

图 ９　 稳定性随失谐量的变化

且为了说明流固耦合作用对刚度失谐效应的影

响，该图还给出了不同质量比下的结果。 可以看出

在 ２ 种质量比下，系统的颤振稳定性都随着失谐量

的增加而改变，且因为失谐方式 １ 的叶片刚度过渡

比失谐方式 ２ 剧烈，所以在失谐方式 １ 下随着失谐

量的增加系统将先由不稳定变为稳定。 对比不同质

量比下的曲线可知，在小质量比下系统由不稳定变

为稳定需要更大的失谐量，而质量比越小流固耦合

作用越强，所以流固耦合作用降低了系统稳定性变

化对刚度失谐的敏感性。
２．３　 随机失谐研究

由于加工误差和使用中的磨损导致的叶片间失

谐一般是随机性的，所以文中还研究了在叶片刚度

随机失谐情况下，系统的颤振稳定性和模态局部化

的变化。 令叶片的频率服从均值为 ０、标准差为 ０ ～
１％的正态随机分布。 图 １０ 给出一典型随机分布的

叶片刚度的柱状图。 和主动失谐相比，其相当于一

个“２０ 叶片基本扇区”圆周循环对称结构。

图 １０　 随机失谐方式的叶片刚度分布

因为失谐的随机性，所以采用基于 Ｍｏｎｔｅ Ｃａｒｌｏ
模拟的统计方法来随机失谐对系统性能的影响，取
模拟样本数为 ５００。 图 １１ 给出了不同质量比下系

统最不稳定特征值的均值随失谐量的变化。

图 １１　 稳定性随失谐量的变化

可以看出，随着失谐量的增加，系统的稳定性都

得到了改善；在大质量比下系统在失谐量为 ５．５％左

右时就达到了临界稳定，而此时小质量比下系统还

是不稳定的，所以耦合作用越小，系统稳定性变化对

失谐就更敏感。 图中曲线的拐折是由于样本的随机

性导致的，也说明了随机失谐中稳定性的变化同样

受到失谐方式的影响。
图 １２ 给出了叶片刚度随机失谐时叶排的位移

模幅相图。 可以看出在随机失谐方式下叶排间不在

符合等相角差、位移模态或变大或变小，出现了模态
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图 １２　 叶排位移模态幅相图

局部化现象；由于其每个基本扇区内的叶片数相对

于主动失谐更多，所以其模态局部化程度更严重。
其模态局部化程度仍然受到失谐方式、失谐量、偶合

作用的影响。

３　 结　 论

本文基于动态线性流假设和扰动传播有限性假

设，通过降阶的气动力模型，发展了一种研究高效的

叶轮机叶片失谐分析方法，并通过和直接 ＣＦＤ 方法

的对比验证了该方法的正确性。 运用该方法研究了

包含 ２０ 组叶片的叶排系统在主动失谐和随机失谐

前后系统性能的变化，研究结果表明：
１） 计算结果验证了主动失谐和随机失谐都能

改善系统的颤振稳定性，同时也会引起模态局部化

现象。
２） 在失谐叶片数目相同的情况下，叶片刚度变

化过渡越剧烈，系统颤振稳定性对刚度失谐越敏感；
基本扇区叶片数越多，其模态局部化程度越严重。

３） 系统的颤振稳定性变化、受到失谐方式、失
谐量和流固耦合作用的影响；失谐量越大系统越稳

定、流固耦合作用越弱系统对失谐效应越敏感。
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