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缘板摩擦阻尼器的减振实验研究

郝燕平, 单颖春, 朱梓根
(北京航空航天大学 405教研室, 北京 100083)

摘要: 对叶轮机叶片缘板金属摩擦阻尼器进行了实验研究。着重研究了摩擦阻尼器对叶片的一阶弯曲振型

的影响。研究表明, 利用金属摩擦阻尼器可以有效地降低叶片的振动; 通过合理选择阻尼器的质量 (即正压

力) , 可以最大限度地降低叶片的弯曲振动应力, 即存在一最优正压力; 并且随着激振力的增加, 这一最优

正压力也将随之增加。因此, 它是叶轮机械中一种非常简单有效的减振措施。
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1　引　言

　　燃气涡轮发动机中, 工作叶片的大应力高循环疲

劳断裂是一种常见的故障模式。不管在研制阶段还

是开始批量生产以后,这种故障几乎都出现过。此

类故障不仅限于航空发动机,在民用燃气轮机中,

也经常发生。所以至今为止, 叶片的振动问题仍

然是设计师们必须解决的一个主要问题。

为防止航空发动机叶片因共振、颤振而引起

的疲劳破坏, 除采取避开共振、颤振预估等措施

外, 还采用了多种形式的减振技术。对于在高温

高转速下工作的航空发动机叶片, 最有效的是干

摩擦阻尼器。目前普遍采用的是叶片带减振凸肩

(或带冠)。但由于叶片工作时工况的复杂性及工

艺、装配等因素的影响, 其固有频率及实际阻尼

效果往往与预测结果有很大的差别。实际工作中

可能会有凸肩对某些振型不起减振作用的情况发

生。因此, 尽管采用了减振凸肩 (或带冠) , 叶片

因振动引发的故障仍不断发生。另外, 为减少气

动损失和提高强度,最好采用无凸肩叶片设计。为

控制无凸肩叶片的振动, 或进一步提高带凸肩叶

片的可靠性, 发展了一种缘板摩擦阻尼器。

由于干摩擦过程中存在的强非线性, 使得这

一问题的理论研究非常困难, 所以至今还没有一

种可以准确描述此类问题的完整的理论模型。鉴

于理论上的不成熟,对于缘板阻尼器的优化设计,

目前主要还是依赖于经验数据 ( San litu rk [1 ] ,

M enq [2 ]) 和实验室的实验。Griff in [3 ]做了单个叶

片的叶片—地 (B 2G) 模型的试验, 但与实际的叶

片—叶片 (B 2B ) 模型还有较大的差距。任勇生[4 ]

做了具有干摩擦的叶片组的实验和理论研究, 但

其研究对象为凸肩。

本文的研究目的, 是通过在实验室对模型叶

片进行加摩擦阻尼器的实验, 总结缘板摩擦阻尼

器对叶片振动影响的规律, 并为建立相应的理论

模型提供依据, 从而最终将摩擦阻尼器用于发动

机的减振。

2　实验设备及方法

　　实际的发动机中, 摩擦阻尼器放在两叶片之

间的缘板下面, 通过发动机旋转所产生的离心力

使摩擦阻尼器与叶片的缘板之间产生正压力, 在

叶片振动过程中缘板与摩擦阻尼器间的接触面产

生摩擦, 从而达到消耗能量, 降低振动应力的目

的。由于在一定的转速下, 正压力的值取决于阻

尼器的质量, 因此, 设计时可以通过合理选择阻

尼器的质量来达到最佳的减振效果。

本实验的研究对象为带缘板的金属平板叶

片, 材料为 45钢, 其几何尺寸为: 叶身长 150mm、

宽 60 mm、厚 5 mm , 伸根长 30 mm、宽 60 mm、



图 1　测试系统

厚 7 mm , 缘板的下面 (与阻尼器接触面) 有 10°

的倾角。叶片通过夹具使其根部固定于基础上。两

叶片的缘板之间留有间隙, 保证在振动时不相互

接触。金属摩擦阻尼器的材料也为 45钢, 其横截

面的几何形状为圆弧, 通过圆弧面与叶片的缘板

相接触, 即保持线接触。阻尼器放在两叶片之间

的缘板下面, 用系在阻尼器上的线缆并经过滑轮

在线缆的另一端加上重物的方法来模拟阻尼器的

离心力。用电磁激振器来激振叶片。激振力的大

小可以通过改变功率放大器的输出来控制。用加

速度计来测叶片的振动幅值。整个系统见图 1。

为了进行定量分析, 实验时需要保持激振力

和激振位置一定。因此, 采用了电磁激振器对叶

片进行激振, 并在其顶杆上加上一力传感器。

信号发生器发出的正弦信号通过功率放大器

输入电磁激振器。力传感器及上下两叶片上的加

速度传感器传出的电压信号则通过电荷放大器输

入示波器、DA SP 信号分析系统及数字电压表

(DVM )。

保持砝码的质量一定, 在叶片的固有频率附

近扫描, 在各频率下保持激振力为一定值, 为此

目的, 要随时调整功率放大器或信号发生器的的

增益。记录各个频率下的响应。然后改变砝码的

质量, 重复上述过程。完成上述步骤后, 改变激

振力的幅值, 并在实验时保持固定, 再重复上述

过程。

研究了摩擦阻尼器对叶片的一阶弯曲振动的

影响。弯曲振动时, 叶片的振动响应用叶尖的位

移幅值来表示, 用位于叶尖的加速度计来测量。

3　实验结果及初步分析

　　保持激振力一定, 不同正压力N 下叶片有不

同的频响曲线。图 2为激振力等于 01125 N 时各

正压力下下面叶片的频响曲线。图 3为激振力等

于 115 N 时下面叶片的频响曲线。

图 2　激振力 F = 01125 N 时的频响曲线

图 3　激振力 F = 115 N 时的频响曲线

由图 2和图 3可看出, 不加阻尼器 (即N =

0) 时, 在扫描频率范围内叶片的响应只有一个峰
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值。加上阻尼器后, 响应曲线出现了两个峰值。随

着正压力的增加, 前面的那个峰 (频率较低) 出

现的频率基本保持不变, 此时, 两个叶片的振动

同相。后面的那个峰 (频率较高) 会随着正压力

的增大向频率加大的方向移动,在此共振频率下,

两叶片的振动反相。初步的理论分析也证明这一

点。

图 4　两叶片的简化结构模型

图 5 两自由度耦合系统的共振频率与耦合刚度的关系

若不考虑阻尼, 两个叶片组成的系统可以简

化为图 4所示的两自由度系统, 其中 k 1, m 1, k 2 和

m 2 分别为不耦合时上下两个叶片的模态刚度和

模态质量, k c 为阻尼器的耦合刚度。图 5为理论

计算的系统固有频率随耦合刚度 k c 的变化曲线。

可以看出, 由于阻尼器刚度 k c的耦合作用, 上下

两个叶片组成的系统将出现两个固有频率, 对应

于两种一阶弯曲振型,一是两叶片作同相的振动,

另一个是两叶片作反相的振动, 且对应于同相振

型的固有频率低于反相振型的固有频率。随着耦

合刚度 k c的增加, 系统同相振型的频率 (频率较

低的那个) 虽然会有所上升, 但基本上呈水平, 而

系统反相振型的频率则会随耦合刚度的增加有显

著的上升。

由图 2和图 3还可以看出, 两叶片同相振动

时 (前面的峰) , 叶片的振幅随正压力的增加呈单

调上升的趋势, 但升幅很小, 即对于这种振型不

存在一个最优的正压力。反相振动时 (后面的

峰) , 随着正压力的增大, 叶片的振幅开始是随正

压力的加大而降低,在某一正压力时达到最低,然

后又随之逐渐升高, 说明对于这种振型存在一个

最优的正压力。因此, 寻求最优的减振效果, 应

主要考虑叶片的反相振型。表 1为叶片作反相振

动时, 各激振力下的最优正压力及此时的振幅降

幅。其中:

振幅降幅 =

1 -
有阻尼器时叶片的最大响应
无阻尼器时叶片的最大响应 ◊

表 1　反相振型的最大降幅及其最优正压力

激振力öN 01125 015 115 5

振幅降幅ö%

最优正压力öN

7617

21

7617

21

8213

25

8316

117

图 6 为只考虑叶片作反相的一阶弯曲振动

时, 各个激振力幅下叶片的振幅值随正压力的变

化曲线。由此图可以看出, 最优正压力会随着激

振力的增加而增加。

图 6　叶片反相共振时响应与正压力的关系

随着激振力的增加, 频响曲线中同相振型的

幅值与反相振型的幅值之比会逐渐增大, 此比值

从激振力较小时的小于 1 (如激振力为 01125 N

时) , 逐渐增加到激振力较大时的大于 1 (如激振
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力为 5 N 时)。这表明, 阻尼器对反相共振的减振

作用要优于对同相共振的减振作用。因此, 对于

这一特定的由两个叶片组成的系统, 当激振力较

大时, 在寻求最优正压力时应综合考虑对这两种

振型的减振效果。表 2列出了同时考虑同相共振

和反相共振时阻尼器的最优正压力及此时叶片振

幅降幅。

表 2　考虑两种振型时的最大降幅及其最优正压力

激振力öN 01125 015 115 5

振幅降幅ö%

最优正压力öN

7617

21

7617

21

70

25

70

67

由表 1和表 2可以看出, 只考虑反相共振时,

阻尼器的减振作用会随激振力的增加而加强。但

是, 由于叶片同相共振时, 振幅随正压力单调上

升, 因此, 同时考虑两种振型的共振时, 阻尼器

的减振作用则会随激振力的增加而有所减弱, 但

总体减振幅度仍能达到 70%左右。

4　结　论

　　从以上的试验结果可以看出, 利用金属摩擦

阻尼器可以大大地降低叶片以弯曲为主的振动幅

值。

摩擦阻尼器对反相共振的减振效果要优于对

同相共振的减振效果。

通过合理选择阻尼器的质量 (即正压力) , 可

以最大限度地降低叶片的弯曲振动应力, 即存在

一最优正压力。

激振力增加, 最优正压力也将随之增加。
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Effects of Pla tform Fr iction Dam per on Resonan t Stresses
in Gas Turbine Blades

HAO Yan2p ing, SHAN Y ing2chun, ZH I Zi2gen

(4th D ep t. , Beijing U n iversity of A eronau t ics and A stronau t ics, Beijing 100083, Ch ina)

Abstract: Experim en ts w ere conducted in labo ra to ry to invest iga te the effects of p la tfo rm frict ion

dampers on resonan t st resses in gas tu rb ine b lades. T he resu lts show that the resonan t respon se can be

at tenuated great ly th rough the u se of frict ion dampers fo r the fundam en ta l bending mode of the b lade.

T he decrease of the respon se can be as large as mo re than 70% by op t im izing the m ass of damper,

w h ich shou ld be increased w ith the m agn ifying of excita t ion fo rce level. P la tfo rm frict ion damper is an

effect ive m easu re to reduce the b lade vib ra t ion in gas tu rb ine.

Key words: damper; b lade vib ra t ion; experim en t; dry frict ion
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