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航空发动机转子叶片扰流激振设计及试验研究
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摘　　　  要：    为了研究转子叶片共振状态下的动力学参数特征，提出一种基于转子叶片系统扰流激励共振

的方法。通过转子系统和扰流柱的结构设计和合理布局，采用双向流固耦合计算方法，仿真分析了不同工况

下叶片的动态响应特性，实现了目标转速范围内转子叶片在不需要外加激励源的条件下出现明显 1阶共振。

试验研究表明：若激励气体压力变大，能明显导致叶片动应变上升；同时较慢的转子升速速率也会导致叶片

动应变增加。因此，试验中可通过调节激励气体压力和转子升速速率对叶片动态响应进行控制。该研究工

作为高速旋转状态下转子叶片共振时刻的动应变、叶尖振幅、疲劳特性研究提供了途径。
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Abstract:    To study the parametric resonance characteristics of rotor blade systems, a method based
on turbulent excitation was proposed. Through proper structure design and layout of the rotor system and
turbulent column, and by using the fluid-solid coupling calculation method, the dynamical characteristics
of  the  blade  responses  under  different  working  conditions  were  simulated  and  analyzed,  and  significant
first-order  resonance  of  the  rotor  blades  within  the  target  rotation  velocity  range  was  achieved,  even
without the need of extra excitations. During the experimental verification, the dynamic responses of the
rotor blade system can be greatly enlarged by increasing the turbulent excitation pressure. Similarly, slow
speed-up  rate  of  the  rotor  blade  system  also  increased  the  dynamic  responses  of  the  system.  Hence  via
proper  turbulent  excitation  pressure  and  speed-up  rate,  the  blade  dynamical  response  can  be  effectively
controlled.  This  work  can  provide  a  technical  support  for  the  study  of  dynamical  strain,  blade  tip
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amplitude, and fatigue characteristics of the resonant rotor blade system at high rotation velocities.

Keywords:   rotor blade system；turbulent excitation；resonance；dynamical strain；
fluid-solid coupling

航空发动机转子叶片工作在高转速、高负荷、

高温的恶劣环境下，受气动力、离心力、机械振动、

声、热等多种载荷的耦合作用，其叶片容易发生

故障[1-4]。转子叶片作为发动机的核心部件，其可

靠性与发动机安全密切相关，关于叶片的振动一

直是工程界研究的热点[5-9]。

孟越等人研究了压气机转子叶片受尾流激振

下的叶片强迫响应[10]。郑娟丽研究了转子叶片在

声激振作用下的响应特性，得到了不同叶根边界

条件下叶片声响应和声激励之间的关系[11]。国内

外相关人员还利用有限元（FEM）方法，结合发动

机气动力、转静子结构参数等，对转子叶片工作

状态下的固有频率、振动响应特性、振动应力、

疲劳寿命等问题进行了大量理论和试验研

究[12-15]。目前，针对旋转状态下叶片共振的动应

力响应特性研究，尤其是试验方面的研究还很少

见[16-18]。

为研究发动机转子叶片扰流激振下的共振响

应特性，本文使用数值仿真分析和试验验证两种

手段，设计并制作了一套转子叶片扰流激励系统。

通过转子系统和扰流柱的结构设计和合理布局，

在目标转速范围内，实现了转子叶片在不需要外

加激励源的条件下即出现明显 1阶共振。论文首

先研究了转子叶片共振结构的设计方法，并进行

了仿真验证；随后试验研究了不同气体压力、转

子升降速速率、扰流柱安装状态等不同工况条件

下扰流激励对叶片动应力响应的影响。 

1    扰流激振设计
 

1.1   转子叶片设计

本文的转子叶片设计思路与传统发动机叶片

设计思路相反，目的是在考虑真实叶型和模态参

数的情况下，在目标工作转速范围内通过合理的

结构设计，实现转子叶片的共振，并达到要求的

应力水平，同时保证转子叶片的安全。转子采用

整体叶盘循环对称的结构，叶片长度为 50 mm，圆

盘外径为 88 mm，内径为 48 mm。由于结构的对

称性，取 1/6的盘及一个完整的叶片进行后续分

析计算，见图 1所示。在圆盘圆心处施加铰链约

束作为边界条件，以限制平移，仅允许绕中心轴

的转动。

  

铰链边界

图 1    叶盘有限元模型

Fig. 1    Finite element model of a blisk
  

1.2   叶片振动分析

在对叶片进行振动分析时，重点考虑叶片 1
阶共振。因最高工作为转速 15 000 r/min，故选取

6 000、  12 000、15 000 r/min三种典型工况进行动

频计算，叶片 1阶动静频计算结果如表 1所示。

计算结果可以看出随着转速的升高，叶片动频呈

增大趋势，这是因为转速升高后叶片受到的离心

力增加，使得叶片的各阶振型等效刚度随之增大，

因此叶片的固有频率增大。
  

表 1    叶片 1阶固有频率计算结果

Table 1    Calculated first mode frequencies of rotor

blade system

转速/（r/min） 动频/Hz 静频/Hz

6 000 814 800

12 000 838 800

15 000 856 800
 

图 2为转子叶片 1阶振型图，转子主要表现

为弯曲振动，叶尖处振幅最大，叶根处应变最大。

这种状态既方便叶片的动应变测量，也有利于叶

片振幅的测量。

图 3 为转子叶片共振转速图，图中横坐标为

转速，纵坐标为频率，K=1，2，3，4，5，6，7，8分别代

表转速频率的倍数。当叶片动频曲线与转速倍频

曲线相交时，表明叶片可能发生共振。可以看出

在 6 000 r/min至 15 000 r/min工作转速范围内，4、
5、6、7、8 阶转速都可能激起叶片 1阶共振，这为
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后面的叶片激振提供了条件。 

1.3   扰流柱设计

本文研究的转子叶片为单级模拟叶盘，在外

界不提供气源的情况下，叶片轴向方向不受到力

的作用。在高速旋转状态下，叶片会将周向方向

的气体压缩并沿叶片切向方向流动。为了在叶片

表面形成有效的激振力，需要将叶片旋转压缩的

气流通过扰流柱，使气流在每个扰流柱周围形成

畸变气流团。当转子叶片在这样的流场中旋转时，

转子叶片便会受到激振力的影响。叶片每旋转一

周，就会受到间隔相等的激振，激振次数由扰流

柱个数决定。

扰流柱的结构如图 4所示，为了更好地起到

扰流作用，扰流柱同时设计了气体喷嘴，在试验

需要的时候可以喷出气体。扰流柱下端部采用方

形结构；中部采用螺纹设计，便于调节扰流块在

叶片径向方向上的间距；上端部采用宝塔头结构，

用于固定外部气体管路，在接通气体的情况下可

以增强激励效果。

根据前面叶片共振分析结果，工作转速范围

内叶片发生共振的条件是，存在 4、5、6、7、8阶

激振因素。扰流柱在大于叶片直径的空间上呈周

向均匀分布，在安装支架上共设计了 4个扰流柱

安装孔，如图 4（b）所示，试验时结合测量结果可

调整扰流柱的安装个数，以达到试验要求的激振

效果。
  

(a) 扰流柱结构 (b) 扰流柱安装孔示意图

扰流柱安装孔

图 4    扰流激励装置结构图

Fig. 4    Sketch of turbulent excitation setup
  

2    仿真验证

仿真计算采用ANSYS Fluent与ANSYS Mecha-
nical联合进行。为保证结果可靠性，不采用计算

速度较快的单向耦合方式，而采用流固双向耦合

方式进行计算。仿真研究了转子叶片在不同转速

的情况下的动频变化情况。 

2.1   有限元模型的建立

首先根据计算需求建立有限元模型。耦合计

算需要分别建立流体与固体区域，构建的计算域

如图 5所示。
  

图 5    计算域

Fig. 5    Computational domain
 

转子叶片区域为固体域，将转子叶片中心轴

设置为转轴。大型圆柱区域为流体域。两个区域

相接处是流固交界面，用于传递流场与固体的双

向影响。4个小圆柱体是简化后带喷气口的扰流

柱，通过将 4个圆柱的侧面设置为壁面来实现扰

流效果。

划分网格时为了保证计算准确性，在流体中

需保证网格质量达标，使得网格偏度小于 0.9，正
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图 2    转子叶片第 1阶振型

Fig. 2    First order mode shape of rotor blade system
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图 3    叶片共振转速图

Fig. 3    Campbell chart of rotor blade system
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交质量大于 0.01，纵横比小于 100。在本次计算

中网格的偏度为 0.875，最小正交质量为 0.125，最
大纵横比为 42.562，满足计算要求。 

2.2   仿真结果分析

选取前述 6 000、12 000 r/min和 15 000 r/min
三种工况进行气体激励下的动频计算，在每种工

况下扰流柱喷气速度均设置为 26 m/s。3种工况

下转子变形与应力分布情况相似，其中 6 000 r/min
时的变形和应力云图由图 6和图 7给出。可以看

出，应力云图在叶根处的应力较高，且由于旋转

方向导致叶片两个侧面的应力分布方式有所

差别。

接下来，提取出叶根某点的应力时间历程，如

图 8所示。图中曲线的峰值高低不同，说明有多

种频率成分耦合。对数据进行快速傅里叶变换，

可以得到应力幅频响应曲线，如图 9所示，其基频

成分为 781.3 Hz。
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图 8    叶根应力时间历程图

Fig. 8    Time history of stress of blade root
 
  

S
tr

es
s 

am
p
li

tu
d
e/

M
P

a

0

100

80

60

40

20

2000

781.3

Hz

4000 6000
Frequency/Hz

图 9    叶根应力的快速傅里叶变换

Fig. 9    Fast Fourier transformation of stress of

blade root
 

表 2给出了 3种工况下的频率数值和试验数

值。可以看出，有限元仿真结果和试验结果较为

接近，误差均在 5%内，且随着转速的提高误差越

小。对比转速与频率的关系可知，随着转速的增

加，离心力作用增强，导致系统频率随之增大，这

在仿真结果和试验结果中都得到了验证。 

 

图 6    转子变形云图

Fig. 6    Displacement distribution of rotor blade system

 

图 7    转子应力云图

Fig. 7    Stress distribution of rotor blade system
 

表 2    有限元和试验模态频率

Table 2    Mode frequencies of FEM analysis and experiments

转速/（r/min） 动频（无气体激励）/Hz 动频（含气体激励）/Hz 动频数据相对误差/% 试验/Hz 试验数据相对误差/%

6 000 814 781.3 4 804 1.2

12 000 838 813.8 2 832 0.7

15 000 856 854.5 0.1
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3    试验验证

试验在中国航发四川燃气涡轮研究院的临界

转速模拟试验器上进行，叶片动应力采用电阻应

变片和滑环引电器进行测量。试验件为一单转子

叶片试验件，结构如图 10所示。试验过程研究了

扰流柱安装条件、不同升速速率、不同外加激励

气体压力的情况下，转子叶片的动态响应。
 
 

图 10    试验件结构

Fig. 10    Experimental setup
  

3.1   转子叶片动应变测试方法

根据叶片有限元模型振动应变分析结果，确

定出了转子叶片 1阶振型时的最大应力位置，如

图 11所示，图中 A点对应叶盆最大应力点，B点

对应叶盆次大应力点，C点对应叶背最大应力点，

D点对应叶背次大应力点。分别在以上 4个位置

安装了应变片，考虑到叶片应力的分散度，选取

了 3个叶片粘贴应变片。应变片信号由滑环引电

器（24通道）传输至后端数采系统。试验过程中

为了保证引电器的正常工作，采用氟利昂对其进

行冷却。
 
 

叶盆 叶背

A B C D

图 11    转子叶片应变测点位置

Fig. 11    Test point of strain of rotor blade system
  

3.2   不同升速速率的影响

在扫频试验中，转子从静止升速到 15 000 r/min

时， 发 现 叶 片 在 6 000～6 100  r/min和 12 000～

12 200 r/min两个转速区间内发生了明显的共振

现象，如图 12所示。测试频率及相对误差（相对

于无气体激励的动频）见表 2的“试验”部分。通

过动应变分析软件分析发现，在 6 000～6 100 r/min

转速附近发生的共振主要是由转子的 8阶转频激

起了叶片的 1阶共振。在 12 000～12 200 r/min转

速附近发生的共振主要是由转子的 4阶转频激起

了叶片的 1阶共振。这一结果表明 4阶激振的来

源与 4个扰流柱有关，而 8阶激振恰好是 4阶的

两倍，这与前面的扰流柱的设计和布局结果较为

吻合。下面对于叶片动应变响应的研究主要围绕

这个两个共振点展开。

为了使在 6 000 r/min附近共振时叶片有大的

动应变响应，在扰流柱上的喷嘴处施加了 0.72 MPa
的激励气体。而对于 12 000 r/min附近的共振点，

由于此时叶片已处于大动应变响应水平状态，则

未施加外部激励源，激励效果完全由高速旋转状

态下扰流柱的扰流作用产生。通过调节转子系统

的不同升速速率，采集分析不同试验条件下叶片

在两个共振点的动应变响应幅值。试验过程中，

使用 OROS振动测试系统进行数据测试和分析。

图 13是不同升速速率下，叶片在两个共振点
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的动应变幅值测量结果。可以看出，升速速率对

叶片的动应变响应影响明显，特别是在升速较慢

的情况下。转子系统升速越慢，叶片通过共振转

速需要的时间越长，叶片的响应会增大；升速较

快的时候，叶片能快速通过共振区，其动态响应

会随之减小。 

3.3   激励气体压力的影响

由于扰流激励效果明显，为确保试验安全，本

文仅在低转速（6 000 r/min附近）状态下研究了不

同激励气体压力对叶片动应变响应的影响。考虑

到试验结果的可重复性，每种状态下重复进行了

3次试验，选取了测试结果重复性较好的 0、0.4、
0.57、0.72 MPa四组激励气体压力数据（数值表示

与标准大气压之间的差值）来进行分析，试验结

果见表 3所示。可以看出， 随着外加激励气体压

力的增加，叶片动应变响应呈增大趋势，这是因

为激励气体直接作用在叶片表面，同时也增强了

扰流柱喷嘴周围的气体压力，进而形成较好的激

励效果。
 
 

表 3    不同激励气体压力下叶片动应变响应

Table 3    Blade dynamical strain at different turbulent

excitation pressure

气激压力/MPa 动应变/10−6

0 721

0.4 1 086

0.57 1 646

0.72 2 069
  

3.4   扰流柱安装状态的影响

为了进一步验证扰流柱的扰流激励作用，还

进行了相同升速速率、没有外加激励源的条件下，

安装扰流柱和拆除扰流柱两种状态下叶片的动应

变响应研究。试验结果如表 4所示。可以看出扰

流柱的扰流激励作用明显，有无扰流柱的情况下，

叶片动应变响应存在很大的差别，这说明了扰流

激励设计的合理性。
 
 

表 4    安装与拆除扰流柱状态叶片动应变响应

Table 4    Blade dynamical strain of mounting/

dismantling turbulent excitation columns 10−6

工况
共振点转速/（r/min）

6 000～6 100 12 000～12 200

安装扰流柱 753 1 420

拆除扰流柱 115 183
 

试验结果表明，本文研究的转子叶片存在宽

裕度范围的动应变响应。通过扰流柱的设计和试

验参数的调节和控制可以将叶片动应变响应控制

在 115×10−6～2 069×10−6 范围内，这为各种先进

应变测量技术的研究提供了验证平台。叶片在工

作转速范围内可产生两个明显的共振转速区间，
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图 12    动应变响应幅值

Fig. 12    Dynamic strain response amplitude
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图 13    不同升速速率叶片动应变变化曲线

Fig. 13    Blade dynamical strain at different speed-up rates
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这为叶片振动特性的研究提供了试验技术支持。 

4    结　论

通过对扰流激励作用下转子叶片 1阶共振状

态振动特性的研究，掌握了一种叶片扰流激励的

设计方法，获得了不同试验参数下叶片的动应变

响应特点，主要得到以下结论：

1） 在不需要外加激励源的条件下，叶片和扰

流柱的合理设计可以实现转子叶片的 1阶共振，

且存在大的动应变响应。

2） 扰流对叶片动应变响应作用明显，对扰流

的合理控制，可以调节叶片动应变的响应范围。

3） 在相同试验条件下，激励气体的压力对叶

片动应变的影响明显，这说明激振力是造成叶片

振动应力上升的主要原因。

4）  转子叶片的动应变响应与转子升速速率

存在关系，叶片通过共振转速区间的时间对其动

应变响应存在影响，升速越慢动应变响应越大，

反之则越小。
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