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基于变参数环板等效叶片组的叶盘模型
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摘要　转子系统常见于旋转机械装置中，在航空、电力、化工等工业和民用的诸多行业中发挥着重要作用．

转子系统一般由轴和多级叶轮组成，存在强度、疲劳、振动和噪声等一系列问题，亟待通过优化设计等手段

提高产品的各项性能．由于每级叶轮都含有由多条叶片构成的叶片组，因此在应用有限元等方法分析时，即

便利用了回转周期的性质，转子系统的整体自由度数目依然庞大，优化设计的计算效率有待提高．为了提高

转子系统分析的效率，可将根据气动性能要求设计的单级叶盘视为状态已经确定的子系统，在具备足够计

算精度的前提下对其有限元模型进行缩聚或简化，以降低整体系统的自由度．文章介绍叶片组模型的等效

建模方法，以固有振动特性相近为等效准则，将有限元模型中周向环绕的叶片组等效为变参数圆柱型正交

各向异性环形板，并通过理论推导和计算得到了环板模型的几何与材料等物理参数．以航空发动机低压涡

轮叶盘模型为例，实现了叶片组的模型等效过程．结果表明，等效方法可在保证精度的前提下大大降低模型

的自由度数目，为后续整体转子系统的优化设计提供了高效的叶盘建模方法．
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引言

燃气发动机、叶轮发电机、空气压缩机以及牙

科高速手机等以转子为核心部件的旋转机械广泛

应用于工业和民用各个领域，在经济和生活中发挥

着重要的作用．从经典的两端简支、带刚性圆盘弹
性转轴的 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ转子［１］，到带多个刚性圆盘的多

轴转子系统［２］，转子动力学的研究长期受到学者的

关注．对于高转速的转子，张文［３］指出不能再将叶

盘视为刚性部件，而应当将其作为弹性体，建立柔

盘柔轴的全弹性转子模型进行处理．但是，在工程
应用时，若叶盘轴全部部件都采用有限元模型描
述，那么整体转子系统的自由度将十分庞大，转子

动力学计算难以实施．大幅度降低单级弹性叶盘模
型的自由度是高效分析全弹性转子的必要步骤．

早期一些学者提出过基于简化单条叶片的叶

盘模型分析方法，如 Ｅｗｉｎｓ［４］，Ｋａｚａ和 Ｋｉｅｌｂ［５］等将

叶片等效为弹性梁模型，Ｇｅｎｔａ［６］提出将叶片模化
成单摆结构，并进一步分析叶盘系统的耦合振动特

性．后来的学者，如 Ｏｍｐｒａｋａｓｈ［７］，王文亮［８］，张

文［９］，白斌和白广忱［１０］等，利用叶盘的回转周期特

性、结合动态子结构等方法，提出了一系列基于扇

区的叶盘有限元模型缩聚算法，大大提高了弹性叶

盘振动分析的效率．概括地说，基于简化单条叶片
的叶盘简化模型，形式直观适合工程应用，便于多

个叶盘与转轴的组装，但精度相对较低．基于扇区
的叶盘缩聚模型精度很高，但难以与通用转子动力

学分析软件衔接，且对于形状复杂的叶盘，一个扇

区有限元模型的节点数很多，缩聚后模型的自由度

依旧很高．
在含有多级叶盘的全弹性转子系统中，建立具

有足够精度、便于与通用有限元程序衔接的低自由

度叶盘模型，对于整体转子动力学分析和优化设计

仍具有重要意义．以此为目的，本文根据周向环绕
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的单级叶片组的物理参数和模态分析结果，将其等

效为固有振动特性相近的正交异性环形板．在此基

础上，将叶片组的等效环形板与轮盘对接后便可构

成简单、有效的单级叶盘缩聚模型，为多级、全弹性

转子系统的动力学高效分析奠定了基础．

１等效叶片组的变参数环板模型

图１所示是叶盘的初始模型，由轮盘、叶片组

和叶冠三部分构成．图２为图１对应的叶盘缩聚模

型．在缩聚模型中，轴对称轮盘和叶冠两部分保持

不变，周向环绕的叶片组被等效为变参数环形平

板，其材料本构特性为极坐标系下的正交各向异

性，密度假设为沿径向呈线性变化．从动力学角度

考虑，模型等效应当满足条件：

①叶片组与环板的质量和转动惯量相同；

②带冠叶片组与带冠环板的动力学特性（固有

频率和模态）相近．

记初始叶片组总质量为 Ｍｂ，绕横轴惯性矩为

Ｉｂ，材料密度为 ρｂ，内外缘的半径分别是 Ｒ０和 Ｒ１，

均为初始模型的已知参数．

图１　叶盘的初始模型

Ｆｉｇ．１　Ｉｎｉｔｉａｌｍｏｄｅｌｏｆｂｌａｄｅｄｄｉｓｋ

图２　叶盘缩聚模型

Ｆｉｇ．２　Ｒｅｄｕｃｅｄｍｏｄｅｌｏｆｂｌａｄｅｄｄｉｓｋ

建立等效模型时，环板的内、外半径分别取为

Ｒ０和Ｒ１，体积与叶片组相同（即 Ｍｂ／ρｂ），那么环板

厚度为

ｈ^＝
Ｍｂ

ρｂπ（Ｒ
２
１－Ｒ

２
０）

（１）

环板的质量密度沿径向呈线性变化的关系可

表示为

ρ^（ｒ）＝ρ０
Ｒ１－ｒ
Ｒ１－Ｒ０

＋ρ１
ｒ－Ｒ０
Ｒ１－Ｒ０

（２）

其中，ρ０和ρ１是环板内外缘的待定密度值．
根据质量密度的分布函数（２），积分后可得环

板质量和转动惯量分别为

Ｍ＾ ＝ｈ∫
Ｒ１

Ｒ０
∫
２π

０
ρ^（ｒ）ｒｄθｄｒ

＝πｈ３（ρ０Ｎ０＋ρ１Ｎ１） （３）

Ｉ^＝１２ｈ∫
Ｒ１

Ｒ０
∫
２π

０
ρ^（ｒ）ｒ３ｄθｄｒ

＝πｈ２０（Ｒ１－Ｒ０）（ρ０Ｍ０＋ρ１Ｍ１） （４）

其中，

Ｎ０＝（２Ｒ０＋Ｒ１）（Ｒ１－Ｒ０）
Ｎ１＝（Ｒ０＋２Ｒ１）（Ｒ１－Ｒ０）

Ｍ０＝４Ｒ
３
０＋３Ｒ

２
０Ｒ１＋２Ｒ０Ｒ

２
１＋Ｒ

３
１

Ｍ１＝Ｒ
３
０＋２Ｒ

２
０Ｒ１＋３Ｒ０Ｒ

２
１＋４Ｒ

３
１

利用公式（３）和（４），根据叶片组等效前后质量和
转动惯量相等的条件①，即Ｍ＾＝Ｍｂ，^Ｉ＝Ｉｂ，可建立

πｈ
３（ρ０Ｎ０＋ρ１Ｎ１）＝Ｍｂ

πｈ
２０（Ｒ１－Ｒ０）（ρ０Ｍ０＋ρ１Ｍ１）＝Ｉ

{
ｂ

（５）

求解方程组（５）可确定（２）中的环板内外缘质量密
度值ρ０和ρ１，亦即确定了密度分布函数 ρ^（ｒ）．

极坐标系下正交各向异性材料含有５个弹性
系数，分别为杨氏模量Ｅｒ和Ｅθ，剪切模量Ｇｒθ，以及
泊松系数 μｒ和 μθ．但由于存在对称关系 μθ／Ｅθ＝
μｒ／Ｅｒ，因此只有４个弹性系数是独立的．

带冠环板和带冠叶片组的第 ｊ阶固有频率 ωｊ
和 ω^ｊ应当近似相等，即条件②可表示为非线性规
划的极小化问题

ｍｉｎｆ（ｘ）＝∑
ｊ∈Ｃ

ω^ｊ（ｘ）－ωｊ
ω( )
ｊ

２

ｓ．ｔ．　ｘ∈Ｘ （６）
其中，设计变量 ｘ＝ Ｅｒ，Ｅθ，μθ，Ｇｒ{ }θ，Ｘ为其可行域
集合，Ｃ为振动模态的阶次集合，^ωｊ（ｘ）表示带冠环
板的固有频率 ω^ｊ是设计变量 ｘ（即弹性系数）的函
数．用非线性规划方法求解问题（６）后，即可得到

７２５
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等效模型的弹性系数．

２　带叶冠环板的弹性参数估算

目标函数ｆ（ｘ）是非线性的，极小化问题（６）可
能存在多个局部解．选取不同设计变量的初值，可
能会得到不同的极小化结果．只有给出尽可能接近
真实解的设计变量初值，才能得到合理的环板弹性

常数．对于变参数正交各向异性带冠环板，本文采
用基于动能和势能表达式的 Ｒａｙｌｅｉｇｈ法，导出带冠
环板固有频率的解析式，进而给出确定环板弹性常

数初值的方法．
２．１　环板动能和势能表达式

等效后带冠环板如图３所示，以环板中心为原
点、法向为 ｘ轴，建立极坐标系 Ｏｒθｘ．根据薄板弯
曲理论［１１］，板的横向振动模态可以用中面 ｘ方向
的位移函数Ｕｘ（ｒ，θ）表示．函数 Ｕｘ（ｒ，θ）则可根据
周向变化的周期数分类，表示为

Ｕｘ（ｒ，θ）＝Ｗｎ（ｒ）ｃｏｓｎθ（Ｒ０≤ｒ≤Ｒ１） （７）
其中ｎ称为模态的节径数．

记Ｄｒ，Ｄθ分别是环板在 ｒ，θ方向上的抗弯刚
度，Ｄｋ为抗扭刚度，则 ｎ节径振动的环板弹性势

能［１２］和动能分别为

Ｖ（ｄ）ｎ ＝
１
２αｎ（ＤｒＪ１＋ＤθＪ２＋４Ｄｋｎ

２Ｊ３） （８）

Ｔ（ｄ）ｎ ＝
１
２αｎω

２ｈＩ０ （９）

其中

αｎ＝
２π （ｎ＝０）

π （ｎ＞０{ ）
，

Ｄｒ＝
Ｅｒｈ

３

１２（１－μｒμθ）

Ｄθ＝
Ｅθｈ

３

１２（１－μｒμθ）
，

Ｄｋ＝
Ｇｒθｈ

３

１２

Ｉ０ ＝∫
Ｒ１

Ｒ０
ｒρ（ｒ）Ｗ２ｎ（ｒ）ｄｒ，

Ｉ１ ＝∫
Ｒ１

Ｒ０
ｒＷ″ｎ（ｒ）ｄｒ

Ｉ２ ＝∫
Ｒ１

Ｒ０
Ｗ″ｎ（ｒ）Ｗｎ′（ｒ）ｄｒ

Ｉ３ ＝∫
Ｒ１

Ｒ０

１
ｒＷ″ｎ（ｒ）Ｗｎ（ｒ）ｄｒ

Ｉ４ ＝∫
Ｒ１

Ｒ０

１
ｒＷ′

２
ｎ（ｒ）ｄｒ

Ｉ５ ＝∫
Ｒ１

Ｒ０

１
ｒ２
Ｗｎ′（ｒ）Ｗｎ（ｒ）ｄｒ

Ｉ６ ＝∫
Ｒ１

Ｒ０

１
ｒ３
Ｗ２ｎ（ｒ）ｄｒ

Ｊ１ ＝Ｉ１＋２μθ（Ｉ２－ｎ
２Ｉ３）

Ｊ２ ＝Ｉ４－２ｎ
２Ｉ５＋ｎ

４Ｉ６
Ｊ３ ＝Ｉ４－２Ｉ５＋Ｉ６（９）

图３　带冠环板模型示意图

Ｆｉｇ．３　Ｓｋｅｔｃｈｏｆｃｉｒｃｕｌａｒｐｌａｔｅｗｉｔｈｓｈｒｏｕｄ

２．２　叶冠动能和势能表达式
叶冠的变形由环板带动，环板外缘绕 ｒ，θ和 ｘ

轴的转角分别是

Θｒ（θ）＝
１
ｒ
Ｕｘ（ｒ，θ）
θ ｒ＝Ｒ１

＝－ｎ
Ｗｎ（Ｒ１）
Ｒ１

ｓｉｎｎθ

Θθ（θ）＝－
Ｕｘ（ｒ，θ）
ｒ ｒ＝Ｒ１

＝－Ｗ′ｎ（Ｒ１）ｃｏｓｎθ

Θｘ（θ）＝０ （１０）
记叶冠上任意点Ｂ、叶冠中心与叶片相连点 Ａ

关于坐标原点的矢径分别为 ｈ和 ｈ０，则 Ｂ点的位
移可近似表达为Ａ点的牵连运动以及关于 Ａ点的
相对运动的叠加

Ｕ（ｓ）（ｒ，θ，ｘ）＝Ｕ（Ｒ１，θ）＋ΘＲ１×（ｈ－ｈ０）（１１）
此处

ｈ＝
ｒ
０{ }
ｘ
，ｈ０＝

Ｒ１{ }０
０

ΘＲ１＝

Θｒ（θ）

Θθ（θ）

Θｘ（θ
{ }

）

，

８２５
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Ｕ（Ｒ１，θ）＝

０
０

Ｕｘ（Ｒ１，θ
{ }

）

，

（Ｒ１－
ｄ
２≤ｒ≤Ｒ１＋

ｄ
２，０≤θ≤２π，－

ｂ
２≤ｘ≤

ｂ
２）

其中 ｂ，ｄ分别为叶冠高度和宽度．经计算，公式
（１１）的叶冠位移场分量形式可表示为

Ｕ（ｓ）（ｒ，θ，ｘ）＝

－２ｘＷ′ｎ（Ｒ１）ｃｏｓｎθ

２ｘｎ
Ｗｎ（Ｒ１）
Ｒ ｓｉｎｎθ

Ｗｎ（Ｒ１）ｃｏｓｎ




















θ

（１２）

根据表达式（１２），由极坐标下的应变位移公

式［１３］可算得叶冠应变

ε（ｓ）ｒ ＝０，ε
（ｓ）
ｘ ＝０，γ

（ｓ）
ｘｒ ＝０

ε（ｓ）θ ＝
ｘ
ｒ［ｎ

２Ｗｎ（Ｒ１）
Ｒ１

－Ｗ′ｎ（Ｒ１）］ｃｏｓｎθ

γ（ｓ）ｒθ ＝
ｎｘ
ｒ［Ｗ

′
ｎ（Ｒ１）－

１
Ｒ１
Ｗｎ（Ｒ１）］ｓｉｎｎθ

γ（ｓ）θｘ ＝
ｎ（Ｒ１－ｒ）
ｒ ［

Ｗｎ（Ｒ１）
Ｒ１

＋Ｗ′ｎ（Ｒ１）］ｓｉｎｎθ

（１３）

叶冠是各向同性体，由公式（１３）可算得叶冠
的应变能密度

ｖ（ｓ）＝１２
Ｅ

（１＋μ）
（
１＋μ
１－２με

（ｓ）
θ
２＋
γ（ｓ）２ｒθ ＋γ

（ｓ）
θｘ
２＋γ（ｓ）ｘｒ

２

２ ）

（１４）

其中，μ和Ｅ分别为各向同性叶冠的泊松比和杨氏
模量．对（１４）积分可得 ｎ节径振动的叶冠弹性应
变能

Ｖ（ｓ）ｎ ＝∫
ｂ／２

－ｂ／２∫
２π

０∫
Ｒ１＋ｄ／２

Ｒ１－ｄ／２
ｖ（ｓ）ｒｄｒｄθｄｚ

＝
αｎＥ
２
Ｊ
Ｒ１
［
１

１－２μ
Ｐ１＋

１
２（１＋μ）

ｎ２Ｐ２］

（１５）

而叶冠相应的动能表达式为

Ｔ（ｓ）ｎ ＝ρ
（ｓ）ω２
２ （∫

ｂ／２

－ｂ／２∫
２π

０∫
Ｒ１＋ｄ／２

Ｒ１－ｄ／２
·

　Ｕ（ｓ）２（ｒ，θ，ｘ）ｒｄｒｄθｄｘ）

＝
αｎω

２ρ（ｓ）Ｒ１Ａ
２ ［（１＋ Ｊ

ＡＲ２１
）Ｗ２ｎ（Ｒ１）＋

　 Ｊ
ＡＷ′

２
ｎ（Ｒ１）］ （１６）

其中

Ｐ１＝（ｎ
２Ｗｎ（Ｒ１）
Ｒ１

－Ｗ′ｎ（Ｒ１））
２

Ｐ２＝（Ｗ′ｎ（Ｒ１）－
１
Ｒ１
Ｗｎ（Ｒ１））

２

Ｊ＝ｄ∫
ｂ／２

－ｂ／２
ｘ２ｄｘ＝ｄｂ

３

１２，Ａ＝ｄｂ

２．３　环板参数估算公式
ｎ节径振动的带冠环板总动能和总势能分别

为

Ｔｎ＝
１
２ω

２
ｎＴｎ（Ｗｎ（ｒ），Ｅｒ，Ｅθ，μθ，Ｇｒθ），

Ｖｎ＝
１
２Ｖｎ（Ｗｎ（ｒ），ρ（ｒ）） （１７）

由２．１和２．２节可知，公式（１７）中

Ｔｎ＝
２（Ｔ（ｓ）ｎ ＋Ｔ

（ｄ）
ｎ ）

ω２ｎ
，

Ｖｎ＝２（Ｖ
（ｓ）
ｎ ＋Ｖ

（ｄ）
ｎ ）

用Ｒａｙｌｅｉｇｈ法可得带冠环板固有频率与弹性常数
的关系式

ω２ｎ＝
Ｖｎ（Ｗｎ（ｒ），ρ（ｒ））

Ｔｎ（Ｗｎ（ｒ），Ｅｒ，Ｅθ，μθ，Ｇｒθ）
（１８）

对于初始带冠叶片组，用有限元方法计算可以

得到其固有频率 ωｎ和固有模态．离散的模态向量
通过函数逼近后可作为等效环板的模态函数 Ｗｎ
（ｒ）．选取若干组频率ωｎ和模态 Ｗｎ（ｒ），求解（１８）
式就能确定环板弹性系数的初值．

３　算例

算例的初始叶盘模型如图１，其中叶片组的几
何与材料等物理参数值见表 １，均采用国际单位
制．

表１　叶片组模型物理参数表

Ｔａｂｌｅ１　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｖａｌｕｅｓｏｆｂｌａｄｅｇｒｏｕｐ

Ｐａｒａｍｅｔｅｒ Ｖａｌｕｅ
ＩｎｎｅｒＳｅｍｉＤｉａｍｅｔｅｒＲ０／ｍ ０．２３５１
ＥｘｔｅｒｎａｌＳｅｍｉＤｉａｍｅｔｅｒＲ１／ｍ ０．３５４２

ＭａｓｓＭｂ／ｋｇ ８．９４０２
ＭｏｍｅｎｔＩｎｅｒｔｉａＩｂ／ｍ４ ０．３５９６

ＭａｓｓＤｅｎｓｉｔｙρｂ／（ｋｇ／ｍ３） ７８００

将表１中数据代入公式（１）～（５），计算可得
环板厚度 ｈ^＝０．００５２ｍ，密度分布函数

ρ（ｒ）＝４１２５５．２－１１２０１７ｒ（ｋｇ／ｍ３） （１９）
叶冠为各向同性的轴对称柱壳，几何与材料等

物理参数值见表２，模型不需等效．

９２５



动　力　学　与　控　制　学　报 ２０１６年第１４卷

表２　叶冠模型参数表

Ｔａｂｌｅ２　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｖａｌｕｅｓｏｆｓｈｒｏｕｄ

Ｐａｒａｍｅｔｅｒ Ｖａｌｕｅ
Ｈｅｉｇｈｔｂ／ｍ ０．０２９５
Ｗｉｄｔｈｄ／ｍ ０．００１３

ＭａｓｓＤｅｎｓｉｔｙρ（ｓ）／（ｋｇ／ｍ３） ７８００
ＹｏｕｎｇＭｏｄｕｌｕｓＥ／ＧＰａ ２１１
ＰｏｉｓｓｏｎＲａｔｉｏμ ０．３

叶片组的等效环板为正交各向异性材料，含有

４个独立的弹性常数 Ｅｒ，Ｅθ，Ｇｒθ，μθ．考虑叶片之间
相互独立，周向无相互作用，故可取泊松比 μθ＝０．
数值计算表明，环板径向与周向的模量比值 Ｅｒ／Ｅθ
对模态计算结果影响不明显，可取 Ｅｒ≈Ｅθ．对于剩
下的两个弹性常数Ｅｒ和Ｇｒθ，只需用两组固有频率
和模态数据、根据方程（１８）确定其初值．

从文献［９］可知，在回转周期结构中，节径数
大于或者等于２的振动模态不会与刚体运动发生
耦合，在转子动力学分析时无需考虑．对于转子系
统，工程中通常只关心前几阶临界转速［１４］，只有少

数较低阶的叶盘弹性模态才会与之耦合．因此，算
例仅选取叶盘组合体０节径和１节径的基频和对
应模态．

对带冠叶片组在内缘固定条件下作模态分析，

得到０节径和 １节径的基频频率分别为 ω０＝
５８６．９８Ｈｚ，ω１＝１２７８．８Ｈｚ．

图４　带冠叶片的模态简化示意图

Ｆｉｇ．４　Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄｍｏｄａｌｏｆｂｌａｄｅｗｉｔｈｓｈｒｏｕｄ

从带冠叶片组０节径和１节径的固有模态计
算结果中提取出外缘中心点的横向位移和绕周向

的转角，分别作为等效环板固有模态在外缘的函数

值 Ｗ０（Ｒ１），Ｗ１（Ｒ１）及其导数值 Ｗ′０（Ｒ１），Ｗ′１
（Ｒ１）．环板的内缘为夹支边界条件，模态函数值和

导数值均取为 Ｗ０（Ｒ０）＝Ｗ１（Ｒ０）＝Ｗ′０（Ｒ０）＝Ｗ′１

（Ｒ０）＝０．根据上述端点条件，用两点三次 Ｈｅｒｍｉｔｅ

插值［１５］就可得到０节径和１节径模态函数
Ｗ０（ｒ）＝（ｒ－０．２３５１）

２（１１７．６１－２７８．０４ｒ）

Ｗ１（ｒ）＝－（ｒ－０．２３５１）
２（１４３．４４－３４５．０８ｒ）（２０）

将方程（２０）代入方程（１８），建立方程组
Ｖ０ Ｗ０（ｒ），ρ（ｒ( )）
Ｔ０ Ｗ０（ｒ），Ｅｒ，Ｇｒ( )θ

＝ω０
２

Ｖ１（Ｗ１（ｒ），ρ（ｒ））
Ｔ１ Ｗ１（ｒ），Ｅｒ，Ｇｒ( )θ

＝ω１









 ２

（２１）

求解后得到弹性参数初值

Ｅ（０）ｒ ＝２．５７×１０
１１Ｐａ，

Ｇ（０）ｒθ ＝１．７２×１０
１３Ｐａ （２２）

参照式（６），设置设计变量的可行域，建立数
学规划模型

ｍｉｎω^０
（Ｅｒ，Ｇｒθ）－ω０
ω( )
０

２

＋ ω^１
（Ｅｒ，Ｇｒθ）－ω１
ω( )
１

２

ｓ．ｔ．（Ｅｒ，Ｇｒθ）∈［１０
１０，１０１３］×［１０１１，１０１５］ （２３）

将式（２２）中的数据作为初值，用ＮＡＳＴＲＡＮ求解序
列ＳＯＬ２００的优化功能［１６］，计算后确定环板弹性常

数的终值为

Ｅｒ＝５．８９×１０
１１Ｐａ，

Ｇｒθ＝３．３７×１０
１３Ｐａ （２４）

将等效环板模型与初始轮盘组合即可得到缩聚叶

盘模型．

图５　模型等效前后１节径模态变形云图

Ｆｉｇ．５　Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｆｒｉｎｇｅｆｏｒｉｎｉｔｉａｌｍｏｄｅｌａｎｄｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｍｏｄｅｌ

由叶片叶冠和轮盘构成的叶盘三维模型为回
转周期结构，模态分析只需用到单个扇区的模型，

节点数约为３１００．由等效环板和轮盘构成的叶盘
缩聚模型为轴对称结构，只需用到子午面的模型，

节点数不足３００．两种模型计算得到的固有频率结
果如表３，其中０节径和１节径的固有频率相差分
别为－４．２２％和５．５４％．用两种模型计算得到的１
节径模态云图如图５，可以看出模态的横向等位移
线基本一致．

０３５
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表３　初始与缩聚模型固有频率数据结果

Ｔａｂｌｅ３　Ｔｈｅｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆｉｎｉｔｉａｌａｎｄｒｅｄｕｃｅｄｍｏｄｅｌ

０Ｄｉａｍｅｔｅｒ １Ｄｉａｍｅｔｅｒ
ＦｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆＩｎｉｔｉａｌＭｏｄｅｌ ３４１．２８Ｈｚ ２６３．６４Ｈｚ
ＦｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆＲｅｄｕｃｅｄＭｏｄｅｌ ３２６．８９Ｈｚ ２７８．２４Ｈｚ

ＲｅｌａｔｉｖｅＥｒｒｏｒ －４．２２％ ５．５４％

４　结论

本文介绍了用变参数环板等效大规模叶片组

三维有限元模型，实现回转周期叶盘的弹性耦合振

动分析的方法．分析表明，缩聚叶盘模型的自由度
数可被大幅度减少，而且用缩聚模型计算得到的低

阶振动固有频率具有足够精度．对于设计状态已确
定的单级叶盘，等效环板和轮盘构成的组合体具有

轴对称特点，计算效率高，可直接应用于转子的整

体动力学计算．为转子系统的优化设计的应用提供
了精度和效率兼顾的弹性叶盘缩聚模型．
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