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整体叶盘解谐振动测试、失谐辨识与模型确认
赵景超，周    标，陈    伟

（南京航空航天大学 能源与动力学院

航空发动机热环境与热结构工业和信息化部重点实验室，南京 210016）

摘　　　  要：    开展了基于叶片解谐振动测试的整体叶盘失谐辨识和模型确认研究。对整体叶盘开展叶片解

谐振动测试，提出一种解谐质量布置方案准则，获取整体叶盘所有“单个”叶片振动频率的差异化分布；引入

一种失谐辨识方法，消除由于叶片解谐质量所带来的残余叶间振动耦合效应的影响，获取更为准确的叶片失

谐分布辨识结果；重点探究不同解谐质量及位置对整体叶盘叶片解谐振动测试和失谐辨识结果的影响，并建

立失谐整体叶盘有限元模型；开展基于常规模态测试的失谐整体叶盘模型确认研究，整体叶盘固有频率和振

型的仿真 /测试结果一致性良好，大多数模态的频差低于 0.3%。结果表明该失谐辨识方法能够提高通过叶片

解谐振动测试直接获取的叶片失谐分布的准确性，在此基础上建立的失谐整体叶盘有限元模型能够有效反

映实际整体叶盘结构的固有振动特性。
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Blade detuning test, mistuning identification
and model verification of blisk

ZHAO Jingchao， ZHOU Biao， CHEN Wei

（Aero-engine Thermal Environment and Structure Key Laboratory of Ministry of
Industry and Information Technology，College of Energy and Power Engineering，
Nanjing University of Aeronautics and Astronautics，Nanjing 210016，China）

Abstract:   The blade mistuning identification and model validation for an academic blisk test piece
based  on  the  blade  detuning  tests  were  performed.  Blade  detuning  tests  were  carried  out  to  obtain  the
‘blade-alone ’  modal  frequencies  of  each  individual  blade  of  the  blisk.  A  guideline  was  proposed  for
determining the position of the detuning mass onto the blade.  Secondly，a novel mistuning identification
method was introduced to account for the residual inter-blade coupling effect due to detuning masses and
yield  more  accurate  blade  mistuning  identification  results.  The  impacts  of  different  detuning  mass  and
positions  on  the  blade  detuning  test  and  mistuning  identification  results  were  investigated.  A  mistuned
blisk  finite  element  model  could  be  further  established;  the  mistuned  blisk  model  was  experimentally
verified  by  the  conventional  modal  test.  Excellent  agreement  was  achieved  between  the  numerically/
experimentally  derived  natural  frequencies  and  mode  shapes  of  the  blisk.  The  majority  of  the  frequency
deviations fell  below 0.3%. Results  showed that  the novel mistuning identification method improved the
accuracy  of  the  blade  mistuning  patterns  directly  obtained  from  the  blade  detuning  test  results.  The
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resultant  mistuned  blisk  model  can  effectively  reproduce  the  natural  vibration  characteristics  of  the  real
blisk test piece.

Keywords:   blisk；blade mistuning；blade detuning test；mistuning identification；
model validation

一体化设计的整体叶盘消除了传统叶盘分体

设计中的榫连接结构和锁紧装置，是先进航空发

动机压气机/风扇部件结构设计朝着轻量化、整体

化方向发展的核心技术。然而，由于制造误差和

运行磨损等因素影响，整体叶盘同组叶片固有频

率和振型不可避免地存在微小差异（叶片失谐），

易引发显著的振动局部化现象和强迫振动幅值放

大效应[1]。加之其结构阻尼水平偏低，整体叶盘

通常具有高于同等条件下分体设计叶盘结构的振

动水平和高循环疲劳失效风险[2-4]。长期以来，如

何准确建立失谐整体叶盘的模型描述是整体叶盘

结构动力学分析与设计的核心问题之一。

传统的失谐整体叶盘建模大多建立在叶片频

率失谐假设（即叶片固有频率发生微小变化，而振

型保持不变）的基础之上[5-8]。人们往往测取实际

整体叶盘结构的模态特性参数，输入不同形式的

失谐整体叶盘降阶动力学模型，通过数学方法求

解获得叶片频率失谐分布，并进一步反推得到叶

片模型弹性模量的差异化分布，从而实现所谓的

失谐辨识[9-11]。上述失谐辨识属于振动反问题的

范畴，对输入模态参数的误差极为敏感。因此，

准确测取失谐整体叶盘的模态振型和固有频率是

有效开展叶片失谐辨识的前提[12]。然而，整体叶

盘自身具有模态密集分布的特性。同时，叶片失

谐引发的重模态分离进一步加剧了这一现象。这

使得标准的单输入模态测试通常难以有效激发失

谐整体叶盘的所有模态振动，同时失谐整体叶盘

模态参数识别亦存在技术上的困难[13-14]。现有的

失谐辨识研究多采用复杂的模拟行波激励装置开

展多输入模态测试以更为准确地测取整体叶盘结

构模态参数[15-16]。总的来说，基于整体叶盘模态

测试和降阶动力模型的叶片失谐辨识问题在物理

本质上极具困难和挑战性。

近年来，一种通过逐个开展“单个”叶片振动

测试以近似获取整体叶盘频率失谐分布的新型方

案得到越来越多的关注[17-18]。本文称之为叶片解

谐振动测试，其核心是在除当前测试叶片以外的

所有非测试叶片引入相同的解谐质量，以彻底破

坏整体叶盘结构的循环对称特性。然后在当前测

试叶片施加局部激励时，整体叶盘的大部分振动

能量将集中于该叶片，使其表现出类似“单个” 叶
片的振动特性。叶片解谐振动测试对硬件要求低，

操作步骤和数据后处理简单，能够快速测取整体

叶盘所有“单个”叶片的振动频率并进一步计算得

到对应的频率失谐分布。

然而须指出，通过叶片解谐振动测试得到的

“单个”叶片振动频率实际是叶片主导的整体叶盘

模态频率[19]。对于由大尺寸叶片和“轻薄”轮盘组

成的先进航空发动机整体叶盘结构，其叶片-轮盘

耦合振动愈发突出。即使附加了解谐质量，叶片

之间通过轮盘结构仍然存在一定程度上的振动耦

合效应。严格意义上来说，将“单个”叶片的振动从

整体叶盘结构中“完全”隔离出来是不现实的[20-22]。

文献 [23]的数值仿真结果指出，叶间残余耦合效

应导致通过叶片解谐振动测试获得的叶片频率失

谐分布存在准确性不足的问题。为此，本文作者

在近期提出了一种对附加解谐质量的整体叶盘残

余叶间振动耦合效应量化评估的新方法。该方法

的有效性已经通过仿真和试验研究得到了初步的

验证[24]。

本文将进一步深入开展基于叶片解谐振动测

试的整体叶盘失谐辨识和模型确认研究。首先，

针对某整体叶盘试验件开展叶片解谐振动测试，

提出一种新的解谐质量布置方案准则；在此基础

上，引入对附加解谐质量的整体叶盘残余叶间振

动耦合效应量化评估的方法，以提高整体叶盘失

谐分布辨识结果的准确性；然后，重点探究不同

解谐质量及位置对整体叶盘叶片解谐振动测试和

失谐辨识结果的影响，以验证前述解谐质量布置

准则，并最终建立失谐整体叶盘有限元模型；最

后，对整体叶盘开展常规的模态测试，以便对该

模型的有效性和准确性进行确认。

 1    整体叶盘叶片解谐振动测试与
失谐辨识

本文以图 1（a）中用于研究目的的整体叶盘

试验件为对象。试验件由 15个缩尺的小展弦比

叶片（图中编号 1～15）以及简化轮盘组成，其材
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料为铝合金。叶片失谐主要由加工公差范围内的

微小叶型差异所致。
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对自由边界条件下的整体叶盘设计模型单个

扇区（见图 1（b））进行模态仿真分析，可获取其固

有频率-节径图，如图 2所示。同时各阶整体叶盘

模态均附有相应的耦合指数（coupling index, CI，
记为 Ic）（单位：%），以便对其叶间振动耦合效应

强度进行量化表征。整体叶盘叶间振动耦合效应

主要源自于叶片与轮盘之间的振动耦合效应。通

过观察叶片作为单独部件的频率变化对叶片-轮
盘整体结构频率的影响即可得到耦合指数[25]。首

先，令 表示弹性模量为 的整体叶盘设计模型

的第 阶固有频率；然后，将所有叶片的弹性模量

修改为 ， 为弹性模量微小摄动量。新生

成的谐调整体叶盘的第 阶固有频率记为 。

对于理想的纯叶片主导的整体叶盘模态，弹性模

量的增加使其模态频率相应地增长，其增幅因子

为 。而纯轮盘主导的整体叶盘模态频

率则不受影响。实际上由于叶-盘振动耦合效应，

整体叶盘模态频率的变化介于上述两种极端情况

之间。基于上述分析，整体叶盘第 阶模态耦合

指数被定义为：

Ic, j =

1− ωE+∆E
j −ωE

j

（
√

1+∆E/E−1）ωE
j

×100% （1）

Ic

Ic

整体叶盘各阶模态耦合指数的数值反映了该

模态叶间振动耦合效应的强度。例如，在图 2频

率节径图中，呈近似水平线分布的一系列叶片主

导模态，其模态应变能主要聚集在叶片区域，轮

盘振动水平较低，因此叶间振动耦合效应较弱（低

值）。而呈斜线分布的轮盘主导模态，其模态应

变能相对均匀地分布于叶片和轮盘区域，因此具

有较强的叶间振动耦合效应（高 值）。

耦合指数分析特别适合于量化评估不同整体

叶盘模态族的叶间振动耦合效应强度。本文主要

关注第 1阶叶片弯曲（简称一弯）模态和第 1阶叶

片扭转（简称一扭）模态主导的整体叶盘模态族。

图 2中除 2节径模态之外，一弯模态族中的叶间

振动耦合强度普遍高于一扭模态族。而 2节径模

态（第 1～3阶）普遍表现为轮盘主导的振动模态

（第 2阶）或叶片-轮盘高度耦合的振动模态（第 1、
3阶）。后文将进一步阐明叶间振动耦合强度是

叶片解谐振动测试中“单个”叶片所能达到的振动

解耦程度的决定性因素之一。

 1.1   整体叶盘的叶片解谐振动测试

Md

本节将介绍整体叶盘叶片解谐振动测试

（blade detuning test, BDT）的主要方法。其核心是

在当前测试叶片以外的所有非测试叶片的相同位

置，附加相同的解谐质量（ ），以彻底破坏整体

叶盘结构的循环对称特性。然后针对当前测试叶

片采用锤击法获取其单个测点测试频响函数。在

此过程中，添加解谐质量后整体叶盘的振动将高

度集中于当前测试叶片，相当于将该叶片的振动

从整体叶盘中“隔离”出来，由此获得近似完全解

耦的叶片模态振动特性。开展高质量的叶片解谐

振动测试需要重点关注以下事项：

1） 解谐质量大小及其位置，决定了叶片解谐

振动测试的成功与否。然而，现有相关文献中并

无明确的叶片解谐质量布置建议。为此，本文提

出了尤其适用于具有大尺寸叶片的整体叶盘解谐

质量位置优选指导准则：解谐质量应布置于“单个”
叶片模态振动中具有最大动能密度的区域，如

图 3所示，使得附加解谐质量后的“单个”叶片模

态振动频率尽可能达到最大变化幅度。本文第

1.3节将对该准则进行进一步的验证研究。
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图 1    整体叶盘试验件

Fig. 1    Blisk experiment piece
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图 2    固有频率-节径图

Fig. 2    Natural frequency-nodal diameter diagram
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2）  力锤激励位置。在实际叶片解谐振动测

试过程中，测试频响函数的质量还取决于激励位

置。针对叶片不同模态阶次，通常需要改变其激

励位置，直至产生具有显著振动解耦现象、平滑

的测试频响函数。

如图 4所示，整体叶盘试验件水平放置在海

绵垫上模拟自由边界条件。除当前测试叶片外的

所有叶片在叶尖相同位置处附加 11.4 g的解谐质

量。解谐质量由两个相同的圆柱形磁铁（直径为

10 mm）组成，通过相互吸引附着在叶片某一固定

的位置。在当前测试的叶片（编号 1），使用小型

力锤对其进行激励，同时在该叶片进气边叶尖处

使用非接触式多普勒激光测振仪进行拾振，分别

获得图 4所示在一弯和一扭模态族频率范围内的

解谐振动测试频响函数（FRF）。此外，作为对比，

针对未附加解谐质量的整体叶盘亦采取相同的测

试方式获取叶片常规振动测试（conventional blade
test, CBT）频响函数。

由图 5可知，未附加解谐质量时，整体叶盘实

测频响函数（CBT）的峰值分布与其设计模型的固

有振动频率（见图 2）基本一致，具有显著的模态

密集分布特征。此外，叶片几何失谐导致部分整

体叶盘重模态出现分离现象。因此在叶片主导的

整体叶盘模态频率区间（例如 730～750 Hz区间

和 1 450～1 520 Hz区间），叶片常规振动测试频

响函数（CBT）具有较高的峰值分布密度。

f t
1,1 f t

2,1

进一步观察图 5，整体叶盘附加解谐质量后

的测试频响函数，在一弯和一扭模态族频率区间

分别呈现出孤立的峰值，其中 、 分别表示 1
号叶片解谐振动测试获得的 1阶频率与 2阶频率，

这说明解谐质量彻底破坏整体叶盘结构循环对称

特性之后，相邻叶片区的耦合振动效应大幅削弱。

在当前测试 1号叶片施加锤击激励时，整体叶盘

的绝大部分振动能量集中于该叶片，从而使其呈

现类似“单个”叶片的振动特性，即所谓的振动解

耦现象。

重复上述步骤，逐个叶片进行解谐振动测试，

即可分别获得所有叶片一弯模态族和一扭模态族

频率范围内的实测频响函数，如图 6所示。观察

图 6（a）可发现，所有叶片的解谐振动测试频响函

数都具有显著的孤立峰现象，表明附加解谐质量

后整体叶盘振动解耦效果良好。其中 1～14号叶

片由于加工误差导致的微小几何失谐使其一弯模

态频率呈细微的差异化分布，故测试频响函数的

孤立峰集中分布在较窄的频率区间内。而 15号

叶片由于存在目测可见的相对较大的叶尖变形

（在运输过程中意外所致），故其测试频响函数的

孤立峰值频率相对偏离程度较高。图 6（b）中叶

 

(a) 一弯模态 (b) 一扭模态 

图 3    叶片模态动能分布

Fig. 3    Modal kinetic energy distribution of blade

 

图 4    叶片解谐振动测试

Fig. 4    Blade detuning vibration test
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图 5    1号叶片测试频响函数对比

Fig. 5    Comparison of test FRFs of No.1 blade
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f t
m,i ωt

m,i

i m t

m

δBDT, f
m = [δBDT, f

m,1 , · · · , δBDT, f
m,N ]T

片一扭模态测试频响函数孤立峰值频率差异化分

布现象更为突出。分别提取各个叶片解谐振动测

试频响函数孤立峰值频率并记为 或 ，其中

下标 表示叶片编号， 表示叶片模态阶次，上标

表示叶片解谐振动测试。进一步可计算通过解谐

振动测试直接获取的整体叶盘第 阶叶片模态频

率失谐分布 ，其中

δBDT, f
m,i =

f t
m,i− f̄ t

m

f̄ t
m

（2）

f̄ t
m m式中上标 f表示频率失谐， 为所有叶片第 阶孤

立峰值频率的平均值。

f ∝
√

E δBDT, f
m

δBDT,E
m

在传统的失谐整体叶盘建模方法中，叶片失

谐通常被视为叶片弹性模量的差异化分布。考虑

“单个”叶片固有振动频率与其弹性模量之间存在

如下关系： ，叶片频率失谐分布 可以

转化成等效的弹性模量失谐形式

δBDT,E
m,i = 2δBDT, f

m,i +（δBDT, f
m,i ）

2 （3）

式中标记了上标 E表示弹性模量失谐。需要注

意的是，对于不同叶片模态阶次，其等效的弹性

模量失谐分布是不同的。

相较于整体叶盘的常规模态测试和失谐辨识

方法[11,26]，叶片解谐振动测试的硬件要求低且操

作简单。然而必须强调的是，叶片解谐振动测试

频响函数中孤立峰值频率实际上仍是叶片主导的

整体叶盘模态振动频率，并非严格意义上的“单个”
叶片模态振动频率。叶片解谐质量可以削弱，却

并不能完全消除叶间振动耦合效应。残余的叶间

振动耦合效应可能会对实测孤立峰值频率产生不

可忽略的影响[23]，并进一步影响通过试验识别的

叶片频率失谐分布的准确性。

 1.2   基于叶片解谐振动测试的失谐辨识

叶片解谐振动测试频响函数中孤立峰值频率

受到实测整体叶盘自身叶片失谐以及附加解谐质

量后残余叶间振动耦合效应的影响。为此，可引

入对残余叶间振动耦合效应进行量化的方法[24]，

以消除其对解谐振动测试失谐辨识结果的影响，

最终获取更为准确的叶片频率失谐分布。该方法

建立在如下表达式的基础之上：

ωt2
m,i−ω2

ref

ω2
ref

= ψT ·δE
ref,m （4）

i m

ωt2
m,i ω2

ref

δE
ref,m m

ωref

式中等号左端项为第 个叶片的第 阶模态解谐

振动测试孤立峰值频率 相对于参考频率 的

相对变化程度。参考频率的选取将在后文进行说

明。等号右端项等式右边 是第 阶模态叶片

“真实”的等效弹性模量失谐分布，其下标 ref表示

其参考频率的选取与 一致。

ψ N

ψ

ψ i

ψ = [ψl, · · · ,ψ−1,ψ0,ψ1, · · · ,ψu]T ψ0 i

ψ−1 ψ1 i

ψ0

ψ0 = 1

为量化表征残余叶间振动耦合效应的 维

影响系数向量（待定）。残余叶间振动耦合效应是

指在附加解谐质量的情况下，整体叶盘所有叶片

对其中单个叶片振动的影响。因此， 不仅受整

体叶盘自身结构动力学特性（不同模态叶间振动

耦合效应强度，固有的叶片失谐等）影响，还取决

于解谐质量的大小及其位置。考虑叶片的循环分

布特性， 可写成以第 个叶片为中心位置的形式，

即 。其中， 表示第

个叶片自身的影响系数， 和 表示与第 个叶

片最近的相邻叶片的影响系数，其他以此类推。

可作为量化评估残余叶间振动耦合效应的指

标。例如在理想状况下，若解谐质量完全消除叶

间振动耦合效应并实现“单个”叶片振动的完全解

耦时，除 之外其他影响系数均为 0。
ψ从本质上来说，式（4）通过影响系数向量 对

残余叶间振动耦合效应进行量化表征，并建立了

基于解谐振动测试获取的孤立峰值频率与整体叶
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Fig. 6    Collection of all blades detuning test FRFs
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ψ

δE
ref,m

ψ

δE
ref,m

盘固有叶片失谐量（等效弹性模量失谐分布）之间

的数学关联。若影响系数向量 已知，则通过

式（4）可辨识出“真实”的叶片弹性模量失谐分布

。因此，基于解谐振动测试的叶片失谐辨识

可归结为两个基本步骤：①近似评估未知的影响

系数向量 ；②辨识“真实”的叶片弹性模量失谐

分布 。

ψ

δBDT,E
ref,m ≈ δE

ref,m

δBDT,E
ref,m

δE
ref,m

ψ（δBDT,E
ref,m ） ψ（δE

ref,m）

步骤 1　虚拟叶片解谐振动测试。步骤 1的

目的是通过数值仿真，即所谓的“虚拟叶片解谐振

动测试”来评估添加解谐质量后整体叶盘的残余

叶间振动耦合效应，以求解影响系数向量 。该

步骤立足于 的基本前提，即通过实际

叶片解谐振动测试获得的失谐分布 （见式

（4））往往是叶片“真实”失谐分布 的近似估计。

由此可引出本节的核心推断，即 与

近似相等。

δv = δBDT,E
m

i m

ωv
m,i N

虚拟叶片解谐振动测试首先将通过实际叶片

解谐振动测试获得的叶片等效弹性模量失谐分布

输入到谐调整体叶盘有限元模型，其中

上标 v表示虚拟测试。在整体叶盘模型中添加解

谐质量，其质量和位置、激励点以及振动测量位

置均与实际解谐振动测试尽可能保持一致，以最

大程度地复现实际整体叶盘附加解谐质量后的残

余叶间振动耦合效应。与实际叶片解谐振动测试

相似，在虚拟测试中对应第 个叶片第 阶模态也

会产生孤立峰值频率 。综合 个叶片的虚拟

解谐振动测试结果，式（4）可变形为：

（ωv
m,1）

2−ω2
ref

ω2
ref

（ωv
m,2）

2−ω2
ref

ω2
ref
...

（ωv
m,N）

2−ω2
ref

ω2
ref


=



δv
1 δv

2 · · · δv
N

δv
2 δv

3 · · · δv
1

...
...

. . .
...

δv
N δv

1 · · · δv
N−1


·



ψ0

ψ1

...

ψ−1


= ∆ ·ψ（δBDT,E

m ） （5）

∆

δv
i（i = 1,2, · · · ,N）

ψ（δBDT,E
m ）

∆

ωref

其中 为循环矩阵，其矩阵元素由已知的叶片弹

性模量失谐量 组成。因此，求

解式（5）中的线性方程组即可获取 。

为了保证该方程组系数矩阵 为满秩矩阵，建议

选取参考频率 为虚拟解谐振动测试中任一叶

片的孤立峰值频率。

ψ（δE
ref,m）≈ ψ（δBDT,E

m ）

δE
ref,m

N

步骤 2　叶片失谐辨识。该步骤再次基于本

节的关键推断，即 ，利用实际

叶片解谐振动测试的数据，辨识叶片“真实”的叶

片等效弹性模量失谐分布 。针对实际叶片解

谐振动测试的 个叶片，集结所有式（3）并组合如下：

（ωt
m,1）

2−ω2
ref

ω2
ref

（ωt
m,2）

2−ω2
ref

ω2
ref
...

（ωt
m,N）

2−ω2
ref

ω2
ref


=



ψ0 ψ1 · · · ψ−1

ψ−1 ψ0 · · · ψ−2

...
...

...
...

ψ1 · · · ψ−1 ψ0


·



δE
ref,m,1

δE
ref,m,2

...

δE
ref,m,N


=Ψ ·δE

ref,m （6）

Ψ

ψ（δBDT,E
m ）

δE
ref,m

ωref

δid,E
m

δid, f
m

其 中 是 由 步 骤 1中 获 取 的 影 响 系 数 向 量

组成的循环矩阵。求解上述线性方程

组即可得到“真实”的叶片等效弹性模量失谐分布

。其中参考频率应与式（5）中选取的参考频

率 一致。在实际操作中，通常将其进一步转换

成平均值为 0的弹性模量失谐分布 或等效的

频率失谐分布 。

 1.3   叶片频率失谐辨识结果

在文中第 1.2节中所建立的整体叶盘失谐辨

识方法，可应用于在文中第 1.1节中所获取的叶

片解谐振动测试数据，以提高叶片失谐辨识结果

的准确性。

δBDT,E
m

首先将通过文中第 1.1节真实叶片解谐振动

测试所获得的叶片等效弹性模量失谐分布

输入到谐调的整体叶盘设计模型，即修改各个叶

片模型的弹性模量数值，然后进行虚拟叶片解谐

振动测试数值仿真。在此过程中，采用单点集中

质量单元对各个解谐质量进行分别建模。特别强

调，解谐质量的数值及其位置、激励点以及响应

测量点的位置应尽量与真实的叶片解谐振动测试

保持一致，以最大程度地复现实际整体叶盘附加

解谐质量后的残余叶间振动耦合效应。为了提高

仿真效率，在实际操作层面，本文并未严格按照

实际测试过程对叶片施加脉冲激励，而是在相同

激励位置对叶片施加谐波激励并开展计算耗时相

对较少的谐响应分析。由此生成响应测点的谐响
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ωv
m,i Md

应曲线亦可观察到类似实际叶片解谐振动测试频

响函数中的孤立共振峰，读取其峰值频率记为

。当整体叶盘附加解谐质量 =11.4 g时，基

于实际叶片解谐振动测试数据的叶片一弯和一扭

模态频率失谐辨识结果分别如图 7和图 8所示。

ψi

ψ0

ψ0

ψi（i , 0）

ψ0

表征叶片一弯模态残余叶间振动耦合效应强

度的影响系数如图 7（a）所示。如前所述，影响系

数 的数值反映了在叶片解谐振动测试中各个叶

片对当前测试叶片振动的影响程度。其中 数

值最大（ =0.85），说明当前测试叶片的实测频响

函数峰值频率值主要取决于其固有的失谐量，同

时残余叶间振动耦合效应仍然相当可观；相邻叶

片 数值虽然较小，亦会对当前叶片的测

试结果产生不可忽略的影响。由此可见，将影响

系数 作为评估残余叶间振动耦合效应以及振

动解耦是否充分的量化指标是合理的。

δBDT, f
1

δid, f
1

图 7（b）同时给出了经由实际叶片解谐振动

测试直接获得的叶片一弯模态频率失谐分布

以及考虑残余叶间振动耦合效应对其修正

后的频率失谐分布 。从图中可以看出，几何

变形程度较大的 15号叶片具有相对较高的频率

失谐量（高达 2.2%），同时其修正幅度较大。而其

他叶片由于微小几何失谐产生的频率失谐程度较

低，其修正幅度亦处于较低水平。

ψ0

针对叶片一扭模态，从图 8（a）中观察到影响

系数 = 0.927。由此可推断整体叶盘附加解谐质

量后，其一扭叶片模态振动相对一弯叶片模态的

解耦程度更高。因此，通过实际叶片解谐振动测

δBDT, f
2

δid, f
2 δBDT, f

2

试获取的 十分接近于“真实”的叶片频率失

谐分布。受此影响，修正后的叶片频率失谐分布

辨识结果 与 趋于一致。此外，图 8（b）中

叶片一扭模态的频率失谐分布与图 7（b）相比呈

完全不同的趋势，频率失谐量最高达到 6.2%。这

说明相较于叶片一弯模态，一扭模态频率对叶片

几何型面变化更加敏感。
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Md图 8      = 11.4 g，叶片一扭模态频率失谐辨识结果

MdFig. 8      = 11.4 g, blade frequency mistuning identification

results for 1T （torsional） mode
 

上述结果表明，叶片解谐振动测试及本文所

建立的叶片失谐辨识方法针对不同的叶片模态，

其表现不尽相同。进一步分析可知，整体叶盘振

动解耦效果不仅取决于解谐质量及其位置，还与

目标模态的叶间振动耦合效应强度紧密相关。回

顾图 2可知，整体叶盘一扭模态族的叶间振动耦

合强度低于一弯模态族。因此，在相同解谐质量

作用下，针对叶片一扭模态的残余叶间振动耦合

效应水平更低。这意味着“单个”叶片的一扭模态

振动更易从整体叶盘结构中“隔离”出来。

 1.4   不同解谐质量及其位置的影响

本节将探究不同解谐质量及位置对整体叶盘

叶片解谐振动测试和失谐辨识结果的影响，并验

证文中第 1.1节中解谐质量布置准则的有效性。

不同测试方案中使用的解谐质量（圆柱形磁铁）及

底面直径尺寸如表 1所示。

在测试方案 1中使用的 9.2 g解谐质量直径

相对较大，如图 9（a）所示。按照文中第 1.1节提

出的解谐质量位置优选准则，将该解谐质量放置

于可同时覆盖“单个”叶片一弯和一扭模态振动最

大动能密度分布区域。在实际测试过程中，针对
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MdFig. 7      = 11.4 g, blade frequency mistuning identification

results for 1B （bending） mode
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不同叶片模态，无需调整该解谐质量的位置，即

可观察到所有叶片解谐振动测试频响函数在目标

模态频率区间内特征显著的孤立峰值。这表明该

解谐质量布置方案取得了较好的整体叶盘振动解

耦效果。

测试方案 2与方案 3中使用的 11.4 g（见图 4）
与 19 g（见图 9（b））解谐质量具有相同较小的直

径。在实际操作层面，在这两种测试方案中都需

要针对不同叶片模态探索调整解谐质量的位置，

方能获取达到叶片解谐振动测试要求的测试频响

函数，由此导致测试工作量大幅增加。
 
 

(a) Md=9.2 g (方案1) (b) Md=19 g (方案3)

图 9    不同解谐质量及其位置

Fig. 9    Different detuning masses and positions
 

3种测试方案的试验完成后，进一步应用文

中第 1.2节中所建立的整体叶盘失谐辨识方法。

其中，针对方案 2（解谐质量为 11.4 g）的数据处理

过程已经在文中第 1.3节中作出了详细的示范说

明。因此，本节仅集中展示基于 3种叶片解谐振

动测试方案所获取的整体叶盘失谐辨识结果。

ψ0

ψ0

ψ0

从图 10（a）中可以读取 3种叶片解谐振动测

试方案中针对叶片一弯模态的影响系数 的数

值。其中，方案 1的 数值达到 0.918，说明针对

叶片一弯模态的整体叶盘残余叶间振动耦合效应

水平较低，在叶片解谐振动测试中达到了较高的

振动解耦程度。而方案 2和 3的叶片一弯模态影

响系数 数值分别为 0.847和 0.872，表明整体叶

盘振动解耦程度处于相对较低水平。受此影响，

3种测试方案经修正后一弯叶片模态频率失谐分

布呈现出一定程度的差异，如图 10（b）所示。

ψ0

从图 11（a）可以明显观察到 3种叶片解谐振

动测试方案中针对叶片一扭模态的影响系数

十分接近且处于较高水平，具体数值分别为 0.926、
0.927和 0.942。这表明在 3种测试方案中叶片一

扭模态振动的已趋于充分解耦。故而在图 11（b）
可观察到，3种测试方案经修正后一扭叶片模态

频率失谐分布趋于一致。
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图 10    叶片一弯模态频率失谐辨识结果

Fig. 10    Frequency mistuning identification results:

1B （bending） mode
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图 11    叶片一扭模态频率失谐辨识结果

Fig. 11    Frequency mistuning identification results:

1T （torsional） mode

 

表 1    不同测试方案的解谐质量及尺寸

Table 1    Detuning mass and size in different test cases

测试方案编号 解谐质量数值/g 底面直径/mm

1 9.2 20

2 11.4 10

3 19 10
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 1.5   叶片失谐辨识结果的验证

δid,E
m

文中第 1.4节中通过 3种叶片解谐振动测试

方案以及叶片失谐辨识方法修正后得到叶片频率

失谐分布，其准确性将在本节得到验证。一方面，

选取未附加解谐质量的整体叶盘叶片常规振动测

试频响函数作为试验参考数据。以图 12（a）所示

叶片一弯模态为例，汇集所有叶片常规振动测试

频响函数（图中不同灰度的曲线），其峰值频率覆

盖了该频率区间整体叶盘的所有模态频率。另一

方面，将修正后的叶片频率失谐分布转换为叶片

等效弹性模量失谐分布 ，输入到谐调的整体

叶盘设计模型，然后计算失谐整体叶盘模型在目

标模态频率区间内的模态频率，并在图 12（a）叠
加显示为一系列竖向虚线（仿真模态频率）。最终

通过观察比较实测频响函数各个峰值频率与失谐

整体叶盘有限元模型仿真模态频率的一致程度，

即可验证叶片失谐辨识结果的准确性。

观察图 12可知，通过 3种测试方案分别建立

的失谐整体叶盘模型基本上都可预测整体叶盘试

验件的一弯模态频率分布。然而，在 747 Hz处实

测频响函数峰值频率与仿真模态频率普遍存在一

定差异。就实测/仿真模态频率的吻合程度而言，

方案 1最高，方案 3次之，方案 2最低。

从图 13中展示的叶片一扭模态频率失谐分

布验证结果来看，方案 1中整体叶盘实测/仿真模

态频率吻合程度同样达到最高水平。在 1 330 Hz
附近，实测频响函数峰值频率与仿真模态频率存

在相对显著差异。这由于此处存在轮盘主导的整

体叶盘模态（对应图 2中 2节径第 2阶模态）。
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图 13    叶片一扭模态频率失谐辨识结果的验证

Fig. 13    Verification of frequency mistuning identification

results for 1T （torsional） mode
 

综上所述，根据前述解谐质量位置优选准则，

在叶片解谐振动测试方案 1的实际测试过程中更

易达到较为理想的振动解耦状态。进一步利用文

中第 1.2节的叶片失谐辨识方法，能够更为准确

地识别整体叶盘的失谐分布。因此，本文选择基

于测试方案 1建立的失谐整体叶盘有限元模型，

进一步开展基于整体叶盘模态测试的模型确认。

 2    整体叶盘模态测试与模型确认

整体叶盘的模态测试如图 14所示。整体叶

盘仍然放置于海绵垫上模拟自由边界条件。电磁
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(a) Md=9.2 g (方案1)
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图 12    叶片一弯模态频率失谐辨识结果的验证

Fig. 12    Verification of frequency mistuning identification

results for 1B （bending） mode
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模态激振器通过顶杆和阻抗头连接到整体叶盘轮

缘处对其进行单点激励。同时使用非接触式多普

勒激光测振仪按照图 14（b）所示测点布置方案逐

点拾振并获取其测试频响函数。需要强调，谐调

整体叶盘具有模态密集分布的特点，叶片几何失

谐导致的部分整体叶盘重模态分离更是加剧了这

一现象。整体叶盘的常规模态测试及其模态参数

识别一直是困扰工程界的难题之一。一方面，失

谐整体叶盘模态的空间谐波成分更为丰富，常规

的单输入模态测试通常难以激发出失谐整体叶盘

所有阶次的模态振动；另一方面，测试频响函数

中存在大量密集分布的模态频率，如何从中有效

识别模态参数同样极具挑战性。受此影响，通过

整体叶盘常规单输入模态测试往往仅能有效提取

数量有限的部分模态参数。
  

(a) 试验方案 (b) 测点布局

图 14    整体叶盘的模态测试

Fig. 14    Modal test of blisk
 

基于叶片解谐振动测试方案 1和失谐辨识方

法建立的失谐整体叶盘有限元模型仿真/模态测

试频率比对如图 15所示。尽管从模态测试数据

中提取到整体叶盘模态数目有限，测试/仿真频率

曲线仍然达到了较高的吻合程度，大多数模态的

频差低于 0.3%，个别轮盘主导模态的频差分别达

到 0.77%（一弯模态族）、0.56%（一扭模态族）。

Uz

Uz,norm

分别从整体叶盘模态测试数据和失谐整体叶

盘有限元模型模态仿真分析结果中提取各个叶片

进气边叶尖处同一位置的模态振幅轴向分量

（ ），构造整体叶盘的全局模态振型。从中选择

典型的整体叶盘测试/仿真模态振型作最大振幅

归一化处理（ ），如图 16所示。其中部分模

态振型（图 16 （a）中的 1阶模态）沿叶盘周向呈近

似正弦分布，其节径易识别。而其他模态振型则

表现出显著的振动局部化现象。尽管在实际操作

层面难以保证测试模态振型中测点与仿真模态振

型中节点的完全匹配，总的来说，测试/仿真整体

叶盘全局模态振型表现出良好的一致性。上述结

果证明本文最终确立的失谐整体叶盘有限元模型

能够准确地反映实际整体叶盘结构的固有振动

特性。

 3    结　论

本文建立了基于叶片解谐振动测试的整体叶

盘失谐辨识与模型确认的完整方法，提出了整体

叶盘解谐质量位置优选指导准则，重点探究了不

同解谐质量及位置对整体叶盘叶片解谐振动测试

和失谐辨识结果的影响。结果表明，根据本文所

提出解谐质量位置优选准则，能够有效降低附加

解谐质量后的整体叶盘残余叶间振动耦合效应强

度，在实际测试过程中更易达到较为理想的振动

解耦状态。本文所建立的失谐辨识方法将残余叶
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图 15    仿真和测试模态频率比对

Fig. 15    Comparison of simulation and test modal frequencies
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尖耦合效应纳入考虑之后，一方面可对叶片解谐

振动测试的质量（即“单个”叶片振动解耦程度）进

行量化评估；另一方面能够提高叶片失谐辨识结

果的准确性。

通过与常规叶片振动测试以及整体叶盘常规

模态测试的结果对比表明，本文所建立的失谐整

体叶盘有限元模型能够准确反映实际整体叶盘结

构的叶片频率失谐分布和固有振动特性。

基于叶片解谐振动测试的整体叶盘失谐辨识

方法具有测试硬件要求低、操作相对简单等优点，

有望在相关研究和工程实践中得到推广应用。该

方法尤其适用于由大尺寸小展弦比叶片和“轻薄”
轮盘组成、叶片-轮盘振动耦合效应更为显著的

先进风扇/压气机整体叶盘结构。
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