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【摘要】　本文用非比例粘性阻尼等效航空发动机叶/盘耦合系统振动时叶片上凸肩(冠)接触面间

产生的摩擦阻尼效应对叶 /盘系统固有振动特性及响应特性的影响。利用由滞后弹簧摩擦模型所

得到的等效粘性阻尼及等效刚度系数, 在局部坐标下建立接触面间的刚度及阻尼矩阵, 以分析阻

尼对叶/盘系统的减振效应。文中所建立的基本公式、分析方法、由计算所导出的无因次曲线及振

型与振动应力分布的后处理云图, 可供叶轮机的设计、研制、排故及改型参考。
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1　引　言

　　为了使航空发动机等叶轮机的转子叶片减振,常设法使叶片的某些接触面间在振动中产

生摩擦效应以耗散振动能量,使叶片颤振的稳定性及其高周疲劳可靠性得到改善或提高。如叶

片带凸肩、箍带等的设计即为此目的。带冠叶片也可减振。在叶轮机的实际工作中叶片下缘板

间及叶片的榫头与轮盘榫槽间在一定情况下也可因摩擦而起到减振作用。在凸肩、叶冠甚至叶

片下缘板的有关接触面上加有涂层时更会加强减振效果。

对带凸肩(冠)叶片与轮盘系统振动特性的研究从七十年代初期开始,早期的研究常将接

触面间处理为无相对运动的固接面, Cot tney 和 Ew ins
[ 2]
指出带冠叶片接触面位移连续时系统

的弯曲振动远大于扭转振动。然而由于接触面间实际存在相对运动,进一步的研究和试验均表

明位移连续性假设并不总能得到准确结果, 因此更多的研究者讨论了接触面间不同边界条件

(如接触面间固接、无摩擦滑动以及有摩擦存在)对系统振动特性的影响。Menq等
[ 5, 6]采用谐

波平衡法,建立了考虑凸肩接触面之间有非线性摩擦力时叶片与轮盘系统的模型。文献中分析

了接触面间预紧力和接触面处摩擦系数对结构振动特性的影响。计算中采用的数据是人为假

定的, 且对结构进行了简化处理, 计算结果又没有获得实验的验证, 故离实用尚有一段距离。

Griff in
[ 4]
研究了涡轮叶片下缘板的摩擦阻尼问题,用滞后弹簧的摩擦模型建立了叶片/阻尼器

模型,分析了接触面阻尼对系统振动的影响。结果表明, 法向压力较小时接触面间的阻尼作用

较小; 然而, 过高的法向压力使得相邻接触面不能充分滑动,也使得阻尼作用不能充分发挥。

Wang
[ 8]分析了单个叶片有阻尼时的振动特性,主要着力点是榫齿与榫槽之间的摩擦,由于其

模型的两个接触面中的一个为固定面, 因此不能很好地用在凸肩及叶冠等接触面上。Ferri[ 3]



在其文章中详细评述了有关对摩擦阻尼的研究。

综上所述,目前尚缺乏接触面间合理的摩擦模型,也未能用数值分析方法得出较准确的结

果,且对此种摩擦阻尼对叶/盘耦合系统固有特性及响应特性的影响研究不够。

本文以非比例粘性阻尼等效叶片接触面间摩擦力的作用。在叶片接触面处建立局部坐标,

利用由滞后弹簧摩擦模型得到的等效粘性阻尼及等效刚度系数,建立叶片接触面间刚度及阻

尼矩阵。从 ANSYS 有限元分析软件的元素库中选用 Matrix27线单元来描述接触面间的刚度

与阻尼矩阵。由此建立含摩擦阻尼影响的叶/盘耦合系统的有限元模型,对该系统的固有振动

及响应特性作较为全面的分析研究。文中所建立的研究方法与实际工程应用紧密结合。计算

分析所引出的结论可供叶轮机的有关设计、研制及排故参考。

2　阻尼物理模型

　　用来描述接触面间干摩擦阻尼系统的数学模型主要有两种,即 Sgn 摩擦模型及滞后弹簧

摩擦模型。基于 Sgn 摩擦模型的不足之处是引用Coulomb摩擦定律时没有考虑在接触面间发

生滑动之前的变形。而后一种模型则比较完善,如图 1所示, 它将一个弹簧与一个理想库仑阻

尼器单元串联起来构成描述接触面上作用有干摩擦力时的数学模型——滞后弹簧摩擦模型。

图 1　滞后弹簧摩擦模型 图 2　滞后弹簧力与位移关系

在假设图 1模型的位移 x 为正弦变化时,该模型的力与位移的关系如图 2所示。可以看出,此

模型的力与位移的轨迹为一闭合平行四边形。用一次谐波平衡方程分析,可以得到弹簧/阻尼

单元的等效刚度和等效粘性阻尼系数的表达式:

K eq = - 4�N co s�/ X + k[�- sin( 2�) / 2 + 2co s�-  / 2] / ( 1)

Ceq = 4�N sin�/ !X + k[ 3/ 2 - cos( 2�) / 2 - 2sin�] / ( !) ( 2)

　　上面两式中: �= sin
- 1

( 1- 2�N / X k) ;  / 2≤�≤3 / 2; k 是相邻接触面间沿切向的弹性剪
切刚度; �是摩擦系数; N 为正压力; X 是相邻接触面间沿切向的相对位移幅值; !是激振力的
角频率。

3　接触面间阻尼矩阵及刚度矩阵

　　以考察带凸肩叶片的凸肩接触面间摩擦阻尼效应为分析模型,忽略叶片榫头与轮盘榫槽

间以及下缘板间的摩擦效应。选用三维八节点等参元对叶片与轮盘系统进行离散,使每个凸肩

接触面处的节点数目完全相同, 以便于进一步分析时一一对应。凸肩接触面间应保持平行,在

接触面处建立局部坐标系 oxyz ,如图 3所示, o点是接触面上的一个节点, x 轴为接触面的法

向方向, y 轴则沿接触面切向, z 轴由右手法则确定。

凸肩接触面处的等效阻尼矩阵和等效刚度矩阵的建立则通过在对应节点间添加特殊线单

元来处理,假定两相邻凸肩接触面之间有 n对相互对应的节点,则可以建立 n个阻尼矩阵单元
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及 n个刚度矩阵单元。如图3所示 o, p 即为线单元的两个节点,局部坐标系下线单元的阻尼矩

图 3　相邻接触面处局部坐标系及局部单元网格示意图

阵[ Cs ]和刚度矩阵[ K s ]为:

[ K s] =

ki 0 - ki 0

0 0 0 0

- k i 0 ki 0

0 0 0 0

[ C s] =

ci 0 - ci 0

0 0 0 0

- ci 0 ci 0

0 0 0 0

( 3)

式中的子矩阵 [ ki ] =

kx 0 0

0 ky 0

0 0 kz

　　,　　[ ci ] =

cx 0 0

0 c y 0

0 0 cz

其中:　　kx =
K eqx

n
　,　ky =

K eqy

n
　,　k z =

K eqz

n
　,　c x =

K eqx

n
　,　c y =

K eqy

n
　,　cz =

Ceqz

n

　　依此建立每个接触面间线单元的[ C s]和[ K s]。[ K s]与叶片、轮盘部件的刚度矩阵组集成叶

/盘耦合系统的总体刚度矩阵,由[ C s]组集后形成系统的总体阻尼矩阵。叶/盘耦合系统的总体

动力方程为:

[ M] { x�( t) } + [ C] { x�( t ) } + [ K ] { x ( t ) } = {P ( t) } ( 4)

4　耦合系统固有振动

　　实际上凸肩接触面间沿 y 向及 z 向都是有摩擦力作用的。为分析此两方向各自的阻尼效

应对系统固有振动频率的影响,计算出 y 和 z 方向均有阻尼及只有 y 向阻尼时系统的前三阶

固有振动频率,如表 1所示。

表 1　耦合系统前三阶固有振动频率(单位: Hz)

条　　　　件 阶 次 1 阶次 2 阶 次 3

y 方向的阻尼为 1600 N·s/ m , z 方向无阻尼

y 和 z 方向阻尼均为 1600N·s /m

- 0. 011±229. 7i

- 1. 99±230. 2i

- 0. 96±237. 7i

- 1. 54±237. 9i

- 20. 7±351. 3i

- 23. 8±351. 6i

从表 1可以看出, z 向阻尼对系统固有振动频率的影响很小, y 向阻尼的影响较大。

当凸肩接触面间作用的摩擦力很大时,可近似视为各叶片凸肩间固接成一整环,而当摩擦

力很小时,可视为无摩擦力作用的相对滑动。表 2列出凸肩间三种不同边界条件下叶/盘耦合

系统的固有振动频率。由表 2可知凸肩固接时由于系统刚性最强,故振频最高,凸肩间无摩擦

只有相对滑动时振频最低,而凸肩接触面间有摩擦阻尼(表中为 3200 N·s/ m )时固有振频则

处于上述两者之间。
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表 2　三种边界条件下系统前三阶固有振动频率及轮盘弹性对其的影响(单位: Hz)

阶次 固　接 有摩擦阻尼 相对滑动 叶/盘系统 整级叶片

1

2

3

239. 61

243. 15

381. 09

231. 3

238. 9

360. 3

229. 8

237. 6

349. 7

- 1. 0±229. 8i

- 0. 82±237. 6i

- 11. 8±349. 7i

- 1. 41±245. 8i

- 9. 42±316. 8i

- 7. 20±368. 6i

　　注: 表 2中叶 /盘系统和整级叶片两种情况的凸肩接触面在 y 和 z 方向阻尼均为 800 N·s/ m。

表 2列出了只考虑整级叶片凸肩间的阻尼效应,将盘视为刚性时,系统的固有振频与叶/

盘耦合系统的固有振动频率,比较可见两者相差很大。由此更可看出研究带摩擦阻尼叶/盘耦

合系统振动特性的必要性。

5　耦合系统动力响应

　　仍以分析带凸肩叶/盘耦合系统为例, 形成此系统强迫振动的激振力以前一级静子叶片尾

缘后流场不均匀形成的尾流激振为主,动力方程( 4)中的{P ( t ) }项即为激振力,求系统动力响

应即解此方程。方程( 4)为二阶常系数线性微分方程组, 在实用的有限元分析中可用直接积分

及振型叠加两种方法解出。本文采用振型叠加法解此动力方程。由计算结果可知在叶/盘耦合

系统中叶尖前缘的位移响应最大。

图 4　凸肩固接时叶尖前缘位移响应曲线 图 5　凸肩间无摩擦只滑动时位移响应曲线

图 6　系统的幅频特性曲线

定出叶/盘耦合系统的总坐标系: Z轴为

发动机的转轴方向,沿进气方向为正, Y 轴为

叶片截面重心连线, 沿离心力方向为正; X

轴由Y 和 Z方向按右手法则确定。图 4和图

5分别描述了激振力频率在系统第一阶固有

振动频率附近时不同凸肩边界条件下叶尖

前缘沿 X , Y 和 Z三个方向的响应位移。由

这两图可知无论处于何种凸肩边界条件下

在 X 方向(即叶片弯曲振动方向)的响应位

移最大。在相同激振力下,凸肩间固接时的

响应位移最大,凸肩间无摩擦只有滑动时响

应位移次之, 凸肩间有摩擦力作用时响应位移最小。
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图 6为系统在第一阶固有振频附近, 叶尖前缘 X 方向的响应位移随阻尼加大而减小的情

况,由图可看出响应位移的峰值随阻尼的增加而减小,由此也可以看出摩擦阻尼耗散振动能量

的明显效果。图中峰值频率右移是由于干摩擦力的增大使等效刚度也增大,从而提高了系统固

有振动频率的缘故。

带摩擦阻尼叶/盘耦合系统的响应位移较大值主要表现在叶片上,以叶尖前缘为最高值。

由响应位移云图可明显看出,响应位移较大值集中于叶片凸肩至叶尖之间;响应应力则以叶片

根部尾缘处最大, 叶片凸肩附近的前缘处次之, 而叶片根部前缘的振动应力也是较大的。

6　结　论

　　本文在分析带摩擦阻尼叶片与轮盘耦合系统的振动时,以带凸肩叶片与轮盘耦合系统为

分析模型。固有振动特性与响应特性计算表明分析重点应集中于响应特性。叶片某些接触面

间有摩擦阻尼作用时可有效地降低响应位移及响应应力,从而改善系统的振动特性。
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ometry. The system also prov ides the ability o f edit ing the pipe's property and shape and a-

bility o f interference and clearance checking . T he piping object is capable of intelligent r e-

sponse to the change of the joint . T he system can also serv e as a piping sy stem of automo-

bile, o r for pet roleum and chemical field.
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VIBRATION ANALYSIS

OF BLADED DISC COUPLING SYSTEM

WITH FRICTION DAMPING
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( 4th Dept. Beij ing University of Aeronautics and Astronautics, Beij ing　100083)

Liu Xiaoping
(Dept. of Mech. and Elect. Eng. Beij ing University of Posts and Telecommunications, Beij ing　)

ABSTRACT　　　　Nonpr opo rt ional viscous damping is used to simulate the ef fect o f

fr ict ional const raint at the shroud interfaces. The effects on the natural vibrat ion behavior

and dynamic response ar e invest igated. The damping matrix and stif fness matrix of the inter-

faces in lo cal coordinate system are presented by using the equivalent v iscous damping and

st if fness coef ficients of the spring / fr ict ion model . T he response displacements and the corr e-

sponding r esponse st ress dist ribut ions o f the coupling sy stem under three kinds of boundary

condit ions at shroud contact interfaces are obtained respect iv ely by using mode super position

method. T he calculat ion method, the basic analysis approach and the impor tant conclusions

pr ovided in the paper may be available for reference in the designing , development and modi-

ficat ion o f turbomachinery.

Key Words　Frict ion dampers　Viscous damping coupling　Vibration analysis

A FINITE ELEMENT METHOD FOR STRUCTURE

OF VISCOELASTIC MATERIALS
Yang Xiaoguang and Geng Rui

( 4th Dept. Beij ing University of Aeronautics and Astronautics, Beij ing　100083)

ABSTRACT　　　　On the basis of the Walker viscoelast ic const itut iv e theory, after

developing a self- adapt ive t ime integ ration method for the const itut iv e equation, the author s

implemented the Walker constitutiv e equation into the general- purpose non- l inear finite

element so ftw are ABAQU S thr ough the user - def ined subr out ine UMAT , and f inished

benchmarks for r ate dependence, cy clic, thermal recovery, non- thermal and varied loading

condit ions. In coded subrout ine four element types w er e included, and the integr at ion method

has the monito r mechanism for successful integ rat ion. In the light of compar ison w ith the r e-

sults in publicat ion, the calculated results are sat isf ied, and the accuracy and ef ficiency are ac-

ceptable. The coded subrout ine can be applied to the nonlinear st ructure analysis of aero-

engine hot sect ions.

Key Words　Viscoelast icity　Constitutive equat ion　Finite element methods

457No. 4 Abs t racts


