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航空发动机多级叶盘Ｇ轴系统扭转耦合振动特性
徐自力,周子宣

(西安交通大学 机械结构强度与振动国家重点实验室,陕西 西安　７１００４９)

摘　要:针对多级叶盘转子结构,考虑多级叶片弯曲变形和轴扭转变形耦合作用,引入叶片离心刚

化作用,建立了包含多叶片、２级叶盘和轴的耦合振动模型;应用哈密顿原理推导了多级叶盘Ｇ轴耦

合振动微分方程组,通过数值积分方法得到了系统质量矩阵与刚度矩阵,进而求解出系统耦合模

态;研究了叶盘固有频率、叶片长度、叶盘间距、叶片扭转角对振动特征的影响.研究结果表明:

２级叶盘Ｇ轴系耦合振动包含３类耦合模态,各阶模态频率以叶盘固有频率为边界相互分离;叶片

长度小于１m 时,耦合第１、２阶频率受轴半径的影响较大,叶片长度超过１m 后,耦合第１、２阶频

率受叶片长度的影响较大;在系统转速为２０００rad􀅰s－１时,在不同叶盘间距下,耦合的３阶模态频

率变化幅度分别降低５、３、７Hz;转速Ｇ频率曲线存在明显的频率转向特征,叶片扭转角增加６０°,转

向区域提高５００rad􀅰s－１;２级叶盘系统会产生不同于单级叶盘的耦合模态,短叶片与长叶片均会

对耦合频率产生显著影响;叶片扭转角与叶盘间距的变化会使耦合区域移动,从而降低可能发生的

危险共振.
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TorsionalcoupledvibrationcharacteristicsofmultiＧstageblade
discＧshaftsystemofaeroengine
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(StateKeyLaboratoryforStrengthandVibrationofMechanicalStructures,Xi􀆳anJiaotongUniversity,

Xi􀆳an７１００４９,Shaanxi,China)

Abstract:AimingatthemultiＧstagebladediscrotorstructure,thecouplingeffectofmultiＧstage
bladebendingdeformationandshafttorsionaldeformationwastakenintoaccount,thecentrifugal
rigidityofbladewasleadin,andthecouplingvibrationmodelcontainingmultiＧstageblades,twoＧ
stagebladediscsandshaftwasestablished．ThedifferentialequationsofmultiＧstagebladediscＧ
shaftcouplingvibrationwerederivedbyusingHamiltonprinciple,thesystem massmatrixand
stiffnessmatrix wereobtainedbyusingnumericalintegration method,andthenthecoupled
modesofthesystem weresolved．Theeffectsofnaturalfrequencyofbladedisc,bladelength,

bladediscspacingandbladetwistangleonvibrationcharacteristicswerestudied．Analysisresult
showsthatthetwoＧstagebladediscＧshaftcouplingvibrationincludes３typesofcouplingmodes,

andthenaturalfrequencyofeachorderisseparatedfromeachotherattheboundaryofbladedisc
naturalfrequencies．Whenthebladelengthislessthan１m,thefirstandsecondordercoupling
frequenciesaregreatlyaffectedbytheradiusofshaft．Whenthebladelengthexceeds１m,the
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firstandsecondordercouplingfrequenciesaregreatlyaffectedbythebladelength．Whenthe
systemrotationspeedis２０００rad􀅰s－１,thevariationamplitudesof１Ｇ３ordercouplingmode
frequenciesdecreaseby５,３and７Hzundertheinfluenceofbladediscspacing,respectively．The
speedＧfrequencycurvehasobviousfrequencysteeringcharacteristics,thebladetwistangle
increasesby６０°,andthesteeringareaincreasesby５００rad􀅰s－１．ThetwoＧstagebladedisc
systemwillproducecouplingmodesdifferentfromthesingleＧstagebladediscsystem,andthe
couplingfrequencywillbesignificantlyaffectedbybothshortbladeandlongblade．Thechanges
ofbladetwistangleandbladediscspacingwillmakethecouplingareamove,whichreducesthe
riskofresonancethatmayoccur．３tabs,１０figs,２７refs．
Keywords:aeroengine;bladediscＧshaftsystem;assumemodemethod;vibrationcharacteristic;

multiＧstagecoupling
Authorresumes:XUZiＧli(１９６７Ｇ),male,professor,PhD,zlxu＠mail．xjtu．edu．cn;ZHOUZiＧ
xuan(１９９３Ｇ),male,graduatestudent,２５７７８１７１６９＠qq．com．

０　引　言

随着技术进步,航空发动机叶片长度不断增加,
叶盘刚度逐渐降低,由此引起的叶盘振动问题愈发

得到重视[１Ｇ３].随着叶盘柔度增加,叶片的弯曲振动

和轴的扭转振动耦合作用越来越强.为了防止叶片

与转子系统产生危险共振,不仅需要对单个叶片、单
级叶盘进行振动分析,还需注意多部件耦合系统产

生的不同于各个部件固有特征的振动频率[４Ｇ６].商

大中等利用有限元方法,考虑刚体运动和弹性振动

的耦合关系,研究了旋转叶片的纵向和横向振动问

题[７];李克安等提出了一种可以计算叶片动频与静

频的数值方法,与试验结果比较接近[８];徐自力等通

过三维有限元模型研究了动静状态下的叶片固有频

率和振型[９Ｇ１０].

Lee等针对叶盘Ｇ轴系统耦合振动开展研究,提
出在求解转子振动与响应时,需要把叶片Ｇ轴耦合系

统统一考虑[１１Ｇ１３];Mikrut等研究了压气机在不同工

况下的扭转振动问题[１４];杨辉等在零次近似的基础

上推导了更为精确的一次近似的刚柔耦合动力学方

程,并进行了试验验证[１５];郑彤等利用相似的方法

分析了航空发动机的叶片Ｇ轮盘耦合振动特性[１６Ｇ１７];
杨建 刚 等 通 过 计 算 发 现 叶 片 越 多,耦 合 程 度 越

强[１８];Bab等应用 Lagrange方程建立了叶片与转

子Ｇ轴承系统耦合振动的非线性动力学模型,分析了

叶片对转子系统稳定性的影响[１９];Okabe等将一

个可能参与耦合的叶片轮盘振型处理成连接到轴系

集中参数模型上的一个分支弹簧质量系统,结果指

出叶片轮盘与轴系耦合会产生３个不同于叶片轮盘

频率和轴频率的耦合频率[２０Ｇ２１];Yang等通过能量

法和假设模态法建立了叶片Ｇ轮盘Ｇ轴耦合系统振动

方程,其中叶片处理为欧拉Ｇ伯努利梁,指出在考虑

轮盘柔性的前提下,叶片Ｇ轮盘Ｇ轴耦合系统有４种

耦合振型,包括轴Ｇ叶片振型、轴Ｇ轮盘Ｇ叶片振型、轮
盘Ｇ叶片振型和叶片Ｇ叶片振型,分析了盘的柔性和叶

片长度对耦合系统模态和频率的影响[２２];Chiu等

提出系统模态数与叶片总数有关,随着叶盘级数增

加,转子系统会变得不稳定[２３];Kudo等从试验的角

度研究了叶盘Ｇ轴耦合振动特征[２４];Zhou等利用有限

元方法分析了叶片拉筋结构的转子系统振动特

性[２５];Lim等通过在相邻叶片间引入弹簧模型,研究

了具有分组拉筋结构叶盘的振动特征[２６Ｇ２７].
目前对叶盘Ｇ轴系耦合振动特性的研究大多集中

在单个叶盘Ｇ轴耦合振动问题.对于多级叶盘Ｇ轴系

结构,单个部件的振动形式会由于其余系统结构的影

响而发生相应的改变.各部件特征的变化对系统振

动的影响规律还有待深入研究,对包含多级叶盘的转

子振动机理进行分析具有十分重要的工程实际意义.
本文以多级叶盘Ｇ轴耦合系统为研究对象,建立

了２级叶盘Ｇ轴耦合系统振动模型,推导了叶片弯曲

变形和轴扭转变形耦合振动微分方程,讨论了单级

叶盘固有频率、转动惯量等特征对多级系统振动特

性的影响.

１　计算模型

广泛运用的航空发动机多级轮盘结构见图１,
系统由转轴以及沿轴向分布的多级叶盘连接而成.
取其中一级叶盘,在笛卡尔坐标系中,两端的轮盘Ｇ
叶片结构均可以表示为图２的形式,以叶盘圆心为

坐标原点O,Ox１y１z１ 为固定坐标系,Ox２y２z２ 为系

０８
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图１　多级叶盘结构

Fig．１　StructureofmultiＧstagebladedisc

统转动坐标系,Ox３y３z３ 为固定在叶盘上的随体转

动坐标系,z１、z２、z３ 轴沿轴中心线垂直叶盘平面,以

ω表示系统转速.

图２　单级轮盘Ｇ叶片模型

Fig．２　SingleＧstagediscＧblademodel

图３　叶片扭转角

Fig．３　Bladetwistangle

当叶盘Ｇ轴系发生叶片弯曲和轴扭转耦合振动

时,叶片发生的位移见图３,u１ 为轴扭转导致叶片径

向位置r处的牵连位移,u２ 为弯曲振动引起的相对

位移,α为叶片扭转角

　　　　　　　u１ ＝ψr (１)

　　　　　　　u２ ＝ ∑
N１

i＝１
ϕi(r)qi(t) (２)

式中:ψ为轴扭转角;ϕi(r)为第i个叶片形函数在叶

片径向位置r处的变形,i＝１,２,􀆺,N１,N１ 为叶片

形函数数目;qi(t)为第i个叶片形函数在t时刻的

模态坐标.
本文采用的叶片形函数的具体形式为

ϕi(r)＝cosh(λir)－cos(λir)－
　　 　βi sinh(λir)－sin(λir)[ ] (３)

βi ＝cosh(λiL１)＋cos(λiL１)
sinh(λiL１)＋sin(λiL１)

(４)

式中:L１ 为叶片长度.
式(３)、(４)中的λi 满足

cosh(λiL１)cos(λiL１)＝－１ (５)

　　将Ox１y１z１ 坐标系内的叶片总位移沿叶片面法

向与切向分解得到

u３ ＝u２＋u１cos(α) (６)

u４ ＝u１sin(α) (７)
式中:u３ 为叶片法向位移;u４ 为叶片切向位移.

单只叶片的动能T１ 可表示为

T１ ＝ １
２∫

r２

r１
ρA{u􀅰２

３＋２ωru􀅰
３cos(α)＋r２ω２[u３cos(α)＋

u４sin(α)]２ω２＋u􀅰２４＋２ωru􀅰４sin(α)}dr＋

１
２∫

r２

r１
I１

∂u􀅰３

∂r ＋ωcos(α)[ ]
２

dr (８)

式中:ρ为叶片材料密度;A 为叶片截面积;I１ 为叶

片截面惯性矩;r１ 为叶盘半径;r２ 为叶片顶端距轴

心的长度.
叶片弯曲变形时,其弯曲势能U１ 可以利用叶

片变形挠曲线二阶微分形式表示

U１ ＝ １
２∫

r２

r１
EI１

∂２u２

∂r２
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

dr (９)

式中:E 为叶片的弹性模量.
考虑系统转速对叶盘的影响,叶片的整体弹性势

能还需考虑轴向拉伸作用引起的弹性势能增量U２

U２ ＝ １
４∫

r２

r１
ρAω２(r２

２－r２)∂u３

∂r
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

dr (１０)

　　轴扭转与旋转复合运动时的动能T２ 为

T２ ＝ １
２∫

L２

０
I２ (ψ

􀅰
＋ω)２dz (１１)

式中:I２ 为轴截面惯性矩;L２ 为轴长度.
轴扭转角ψ以模态叠加形式表示

ψ＝ ∑
N２

j＝１
φj(z)ξj(t) (１２)

１８
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式中:φj(z)为第j个轴扭转形函数在轴向位置z处

的变形,j＝１,２,􀆺,N２,N２ 为轴扭转形函数数目;

ξj(t)为第j个轴扭转形函数在t时刻的模态坐标.
轴扭转形函数取为

φj(z)＝sin
(２j－１)πz

２L２
[ ] (１３)

　　轴扭转时具有的弹性势能U３ 为

U３ ＝ １
２∫

L２

０
GI２

∂ψ
∂z

æ

è
ç

ö

ø
÷

２

dz (１４)

式中:G 为轴的切变模量.
叶盘转动动能T３ 可表示为

T３ ＝ １
２J(ω＋ψ

􀅰)２ (１５)

式中:J为叶盘极转动惯量.
系统总势能U０ 可表示为

U０ ＝U１＋U２＋U３ (１６)

　　系统总动能T０ 可表示为

T０ ＝T１＋T２＋T３ (１７)

　　将系统总动能和总势能代入Lagrange方程,给
定结构参数后,方程中除时间项qi(t)和ξj(t)之外

均可通过积分计算得到定值,按照系统坐标对号入

座的方法即可得到系统的质量矩阵与刚度矩阵.略

去系统的阻尼项,可得到无阻尼的系统振动微分方

程组为

MX
􀅰􀅰
＋(K１－ω２K２)X ＝０ (１８)

式中:M 为质量矩阵;K１ 为静刚度矩阵;K２ 为离心

刚化矩阵;X 为整体广义模态坐标.
组装得到的广义坐标向量X 展开为

　X＝ (ξ１,􀆺,ξj,􀆺,ξN２
,q１,􀆺,qk,􀆺,qN１N３ )

T
(１９)

式中:qk 为第k 个叶片形函数的模态坐标,k＝１,

２,􀆺,N１N３,N３ 为叶片总数;ξj 为第j 个轴扭转形

函数的模态坐标.
由式(１９)可看出X 元素数目与所取叶片以及

轴形函数数目有关,且形函数数目越多,所得结果越

精确,但计算速度越慢.综合考虑计算效率与精度,
本文N１ 取为１２,N２ 取为７.

以２级叶盘轴系统为例,每级叶盘上初始叶片

数目取为２５个.其余初始参数如材料密度、弹性模

量、切变模量、叶盘间距等见表１.２级叶盘Ｇ轴耦合

模型见图４.

２　计算结果分析

按照表１所设参数,根据图５所示流程进行计

算.可由已知的叶片形函数与轴扭转形函数分别积

表１　模型参数

Tab．１　Modelparameters

参数 取值

轴半径/m ０．４

轴长度/m １

叶片厚度/m ０．０１

叶片宽度/m ０．２

叶片长度/m １

叶盘半径/m ０．５

叶盘厚度/m ０．２

叶盘间距/m ０．６

弹性模量/GPa ２００

材料密度/(kg􀅰m－３) ７８００

叶片数 ２５

叶盘级数 ２

叶片扭转角/(°) １５

切变模量/GPa ７５

图４　两级叶盘Ｇ轴耦合模型

Fig．４　TwoＧstagebladediscＧshaftcouplingmodel

图５　计算流程

Fig．５　Calculatingprocess

分得到转子系统的刚度矩阵与质量矩阵.进一步求

解特征值与特征向量,可得２级叶盘Ｇ轴系统振动的

模 态频率与振型,表２中为本文方法计算得到的前

２８
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表２　模态频率与振型

Tab．２　Frequenciesandshapesofmodes

阶次 模态频率/Hz 模态振型

１ ２５．５９ 耦合第１阶模态

２~５１ ２８．７７ 叶片１阶模态

５２ ３５．７８ 耦合第２阶模态

５３ ５９．６６ 耦合第３阶模态

５４~１０３ ６６．８２ 叶片２阶模态

１０３阶模态频率与振型.
同时,参照表１模型参数建立三维实体结构模

型,约束轴的弯曲自由度,保留轴扭转自由度,在有

限元计算软件中计算得到叶片Ｇ轴系统前１０３阶振

动模态.将有限元计算结果作为基准,与本文方法

计算结果进行对比,如表３所示,可以看出:本文方

法计算误差在１％左右,满足分析精度.
表３　本文方法与有限元方法比较

Tab．３　ComparisonbetweenproposedmethodandFEM

阶次
有限元方法的

模态频率/Hz

本文方法的

模态频率/Hz
误差/％

１ ２５．４７ ２５．６９ ０．８６

２~５１ ２８．４２~２８．６３ ２８．７７ ０．７５

５２ ３５．４７ ３５．７８ ０．９２

５３ ５９．３２ ５９．９６ １．０７

５４~１０３ ６６．０６~６６．３７ ６６．８２ ０．６８

　　利用有限元方法修改模型几何参数后进行重计

算,耗时接近１０min,本文方法采用参数化微分方

程进行计算,计算时间仅为１８s.在保证精度的情

况下提高了计算效率.
在所有计算结果中,包含２类模态:第１类为

第２~５１与５４~１０３阶代表的叶片单独振动模态,
轴未发生变形,称为叶片模态,模态频率为重根频

率,模态数目为５０阶,与多级叶盘的叶片总数相同,
此类模态只与叶片固有特性有关,不需考虑叶盘与

轴等其他部件的耦合作用,故在本文中不作过多叙

述;第２类模态为第１、５２、５３阶模态,此类模态中叶

盘弯曲与轴扭转同时发生,称为叶盘Ｇ轴耦合模态,
此时叶片振动特性与轴扭转振动特性相互影响,将
第１、５２、５３阶模态分别称为耦合第１、２、３阶模态.
图６中绘出此３阶耦合振型,可以看出:耦合第１阶

振型对应的振动形式为轴的扭转,阶次为１阶,２级

叶片切向振动分别和连接处轴的扭转同相;耦合第

２阶振型对应的振动形式为轴扭转,阶次为２阶,

２级叶片切向振动分别和相连接处轴的扭转反相;
耦合第３阶振型对应的振动形式为轴扭转,阶次

为３阶,２级叶片切向振动分别和相连接处轴的扭

转反相.

图６　归一化２级叶盘Ｇ轴系耦合振型

Fig．６　NormalizedcouplingvibrationmodeoftwoＧstage

bladediscＧshaftsystem

耦合第１阶振型可看作轮盘与轴相互串联的振

动系统,其整体刚度低于各结构的局部刚度,也必然

低于叶片固有弯曲刚度;耦合第２阶振型可看作轮

盘与轴相互并联的系统,其整体刚度需高于各子结构

的局部刚度,也高于叶片固有弯曲刚度;耦合第３阶

模态振型在叶盘与轴并联的基础上,轴的扭转阶次

进一步升高,故其整体刚度高于耦合第２阶模态振

型的等效刚度.综上,对于２级叶盘系统的振动形
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式均将保持上述结论中的阶次顺序.

图７　耦合频率随１号叶盘固有频率变化规律

Fig．７　Variationlawsofcouplingfrequencywithnatural

frequencyof１stbladedisc

２．１　单级叶盘刚度对系统频率的影响

为方便叙述,将左端叶盘称为１号叶盘,右端叶

盘称为２号叶盘.考虑其中１号叶盘固有频率的变

化对系统耦合特性的影响,逐渐提高１号叶盘刚度,

３种耦合模态频率变化规律如图７所示.轴半径分

别为０．２、０．３、０．４m时,耦合第１阶频率的变化规律

见图７(a),可见:当１号叶盘固有频率在０~２０Hz
变化时,不同轴半径下系统整体频率与１号叶盘固

有频率直线基本重合;当１号叶盘固有频率上升至

３０Hz后,轴半径为０．２m的耦合频率保持在２０Hz
以下,轴半径为０．４m 的耦合频率与２号叶盘固有

频率基本重合.结果表明,耦合第１阶模态频率以

２级叶盘固有频率为上限.
耦合第２阶模态频率变化规律见图７(b),可

见:随着１号叶盘固有频率变化,轴半径为０．２m
时,频率曲线由２２Hz上升至３４Hz;轴半径提高至

０􀆰４m,频率曲线由３３Hz上升至５０Hz;在１号叶

盘固有频率的整个变化范围内,耦合第２阶频率以

２级叶盘中较低的固有频率为下限;２级叶盘固有频

率接近时,轴半径对耦合频率的影响最小.
耦合第３阶模态频率变化规律见图７(c),可

见:当１号叶盘固有频率在０~２０Hz变化时,耦合

频率基本保持不变,其中轴半径为０．２m 时的耦合

频率为３８Hz,轴半径为０．４m 时的耦合频率维持

在５７Hz;１号叶盘固有频率增加至３０Hz以上,不
同轴半径的耦合频率相互靠拢.结果表明,耦合第

３阶频率以２级叶盘固有频率的最大值为下限.

２．２　单级叶片长度对系统频率的影响

不同叶盘上叶片长度往往存在差异,计算得到

了各阶耦合频率随叶片长度的变化规律,见图８.
由图８(a)可见:在同一转轴半径下,叶片长度为

０􀆰１~０􀆰８m,耦合第１阶频率基本不变;叶片长度

超过１m后,耦合频率出现明显下降;由于叶片较短

时,叶片极转动惯量较小,而轴的转动惯量较大,两
者耦合时,轴转动惯量的变化能够显著改变系统耦

合频率,而叶片较长时,转动惯量较大,轴半径的变

化对系统的影响程度减弱.可见,叶片较短时,轴半

径对耦合第１阶模态影响明显,叶片较长时,叶片长

度对耦合第１阶频率影响明显.
耦合第２阶频率的变化规律见图８(b),可见:

叶片长度小于０．６m 时,轴半径变化引起的耦合频

率变化范围最大为５５~８６Hz;当２级叶盘叶片长

度相等,即叶片长度为１m 时,耦合频率仅为４０~
５０Hz;叶片长度进一步增大至１．８m 后,频率为

３０~４５Hz.可见,２级叶片长度接近时,轴半径对

耦合第２阶模态影响较弱,２级叶盘差异越大,耦合

频率受轴半径的影响越明显.
耦合第３阶振型中,２级叶盘均与轴发生较大

的相对变形,耦合振动时叶盘与轴相当于并联结构,
耦合频率由振动频率较大的子结构主导,该阶耦合

频率变化规律见图８(c),可见:１号叶盘叶片较短

时,叶片固有频率较大,对整体频率影响也更为明

显;在叶片长度超过１m之后,其固有频率小于２号
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图８　耦合频率随１号叶盘叶片长度变化规律

Fig．８　Variationlawsofcouplingfrequencywithblade

lengthof１stbladedisc

叶盘固有频率,系统振动由２号叶盘主导,此时１号

叶片长度继续增加对耦合第３阶频率的影响变得非

常微弱,而轴半径的增加提高了轴转动惯量,对整体

影响作用凸显.可见,叶片较长时,轴半径对耦合

第３阶模态影响明显,叶片较短时,叶片长度对耦合

第３阶频率影响明显.

２．３　多级叶盘相对位置对系统频率的影响

叶盘间距在０．１~０．６m 变化时,耦合频率变

化规律如图９所示,可见:０转速下,耦合第１阶模

态频率随叶盘间距的增大有微弱下降;耦合第２阶

图９　叶盘间距对耦合频率的影响

Fig．９　Influenceofbladediscspacingoncouplingfrequency

模态在叶盘间距为０．３m 处出现极值,耦合第３阶

模态频率在叶盘间距为０．３、０．４ m 处出现２个

极值.
出现上述特征的原因为:随着扭转阶次升高,轴

上位移的节点逐渐增多,当叶盘处于轴扭转位移节

点时,叶盘相对轴弯曲变形也较小;当叶盘处于轴扭

转位移峰值点时,叶盘相对变形达到最大,节点处的

叶盘对系统频率影响也越大,因此,随着阶次升高,
频率曲线出现不同数目的极值点.

另外,由于耦合第１、２阶模态轴扭转阶次较低,
变形较小,叶盘在耦合振动中占主导作用,当系统转
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速由０升高至２０００rad􀅰s－１后,叶片离心刚化作用

逐渐增强,叶盘间距的影响相对减弱,见图９(b),可
见:０转速的频率波动范围为３３~３７Hz;转速为

２０００rad􀅰s－１的频率波动范围为４０~４２Hz,转速

提高后,波动范围逐渐降低.

图１０　耦合频率随转速变化规律

Fig．１０　Changingrulesofcouplingfrequencywithrotationspeed

２．４　离心刚化作用对系统频率的影响

从上节研究可以看出,离心刚化作用对耦合频率

的影响不能忽略.系统转速取０~２０００rad􀅰s－１时

耦合第１阶频率如图１０(a)所示,可见:当叶片扭转

角为０时,频率曲线由２５Hz增加至３５Hz,在转速

为１０００rad􀅰s－１处出现转向;当叶片扭转角为６０°

时,频率曲线由２０Hz上升至３２Hz,频率转向点对

应转速约为１５００rad􀅰s－１.
耦合第２阶频率变化情况见图１０(b),可见:叶

片扭转角为０时的转向点对应转速为５００rad􀅰s－１;叶
片扭转角为６０°时的转向点对应转速为１０００rad􀅰s－１;

３条曲线中,叶片扭转角为０的曲线随转速上升速

度最快.
耦合第３阶频率变化情况见图１０(c),可见:叶

片扭转角为０时的转向点对应转速为７５０rad􀅰s－１

左右;叶片扭转角为 ６０°时的转向点对应转速为

１２５０rad􀅰s－１左右;３条曲线中,叶片扭转角为０的

曲线随转速上升速度最快.
上述结果表明,随着转速增加,３阶频率曲线出

现了频率转向,频率转向区域耦合作用最强.叶片

扭转角越大,转向位置对应的转速越高,系统耦合区

域也随之发生移动.

３　结　语

(１)建立了２级叶盘Ｇ轴耦合振动数学模型,并
与有限元方法对比,表明频率计算误差在１％以内,
说明此方法可用于分析多级叶盘系统中的叶片弯

曲Ｇ轴扭转耦合振动问题.
(２)计算发现２级叶盘Ｇ轴耦合振动包含３类耦

合模态,各阶模态频率存在边界:耦合第１阶频率以

２级叶盘固有频率为上限;耦合第２阶频率以２级

叶盘中较低的固有频率为下限;耦合第３阶频率以

２级叶盘固有频率的最大值为下限.
(３)叶片长度小于１m 时,轴半径对耦合第１、

２阶频率影响明显;叶片长度超过１m 后,叶片特征

对耦合频率影响明显.随着叶盘间距增加,耦合频

率曲线呈波动变化.耦合阶次越高,波动数目越多.
转速由０上升至２０００rad􀅰s－１后,耦合第１~３阶

频率波动程度均降低,幅度分别为５、３、７Hz.调整

叶盘间距可有效避开危险频率.
(４)考虑离心刚化作用后,耦合的３阶频率均出

现上升.叶片扭转角由０°增加至６０°后,耦合第１~
３阶频率转向对应转速均升高５００rad􀅰s－１左右.
叶片扭转角的变化可显著改变耦合区域,降低正常

工况下出现耦合振动的可能性.
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