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带摩擦阻尼装置系统振动响应分析

方法研究
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摘要: 引入整体- 局部一体化滑动模型,提出了带摩擦阻尼装置平板叶片的振动响应分析方法, 通过与实验

结果对比, 验证了分析方法的有效性;定义了无量纲正压力,通过不同无量纲正压力下平板叶片的振动响应分

析, 获得了振动响应与无量纲正压力的关系曲线。计算结果表明 :在局部滑动阶段摩擦阻尼对系统振动的抑

制仍然有明显的效果, 因此在摩擦阻尼减振分析中,引入局部滑动模型具有重要意义,并可通过无量纲正压力

对阻尼器的参数进行优化, 使系统在共振时的响应达到最小。
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for the Dry Friction Damping Systems
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Abstract: The macr o-micr o slip model w as used to analyze v ibrat ion response o f plate

blades w ith a dry f rict ion damping . Compared to the experimental r esults, the analyt ical

method w as proved to be feasible. Non-dimensional normal force w as def ined, and by the use

of it , the r elat ionship betw een the v ibrat ion responses and non-dimensional normal force of

the plate blades w ith a dry friction damper w ere obtained. T he calculat ion results indicate

that in the m icro-slip stage, the frict ion damper can mar kedly reduce the responses of the vi-

brat ion system , so that the int roduct ion of m icro-slip model is very important , and the non-

dimensional normal force can be used as a design var iable of dry f rict ion dampers to opt imize

parameters of damper making the response of a vibrat ion system to be m inimum while reso-

nance occurs.
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　　在航空发动机使用中, 由振动应力所引起的

高周疲劳是涡轮叶片的主要破坏模式之一。降低

振动应力的一种有效方法是采用干摩擦阻尼器。

对于不带冠的涡轮叶片, 通常在叶根处增设摩擦

阻尼装置以减小叶片振动。对这种具有摩擦阻尼

器的叶片进行振动响应分析时,由于摩擦力的存



在,必须先解决两个问题:第一是需要正确地掌握

界面的摩擦特性,第二是需要寻求一种有效的非

线性振动响应分析方法, 以深入地研究摩擦阻尼

系统的振动响应。

模拟摩擦界面有整体滑动和局部滑动两种模

型。整体滑动模型假定在摩擦接触面上接触点要

么完全不动, 要么完全滑动。这种模型的优点在于

它对摩擦界面的模拟非常直观,因而研究者大多

采用这一模型进行干摩擦阻尼器的设计
[ 1～7]
。但

是,整体滑动模型存在不足之处:如当正压力很大

而位移很小时, 摩擦阻尼器采用刚体近似是不精

确的, 即忽略了在粘滞状态下由于阻尼器的变形

而产生的摩擦阻尼;其另外一个缺点是当系统共

振时,采用整体滑动模型进行分析,当外激励幅值

超过4�N /�时, 仅靠Coulomb干摩擦阻尼无法抑

制系统的共振,系统会出现无界响应。

局部滑动模型假定摩擦接触是在一个有限的

面上而不是一个点上。由于摩擦界面上应力分布

的不均匀性, 滑动时只有接触面的某一个区域滑

动,而其它区域仍然保持粘滞。在大正压力和大接

触面积的情况下, 考虑局部滑动是很重要的。

Menq等采用局部滑动模型
[ 8]
计算了涡轮叶片阻

尼和凸肩阻尼
[ 9]
, 发现正压力很大时,摩擦阻尼具

有较大的值, 表明采用局部滑动模型可使摩擦阻

尼在更宽的范围内有效。

本文综合采用整体- 局部一体化滑动模型,

将阻尼器的滑动过程分为局部滑动状态和整体滑

动状态两部分, 用能量法和谐波平衡法对阻尼器

的切向刚度和阻尼进行等效,并将其引入振动系

统,发展了带摩擦阻尼系统的振动响应分析方法。

通过算例分析与实验, 验证了分析方法的有效性,

通过定义无量纲正压力, 得到了摩擦阻尼装置设

计中有关参数的一些变化规律。

1　整体- 局部一体化滑动模型

　　　　　　的建立

　　为了能够科学、合理地研究叶根摩擦阻尼器

的减振特性, 必须建立一个尽可能简单且能够描

述滑动摩擦接触表面特性的模型。

考虑到摩擦阻尼器在粘滞状态下仍存在着阻

尼特性,因此建立的干摩擦阻尼模型必须包括该

状态下的阻尼变化情况, 然后进一步扩展到整体

滑动状态。

1. 1　粘滞状态下干摩擦阻尼的局部滑动模型

　　当相互接触的物体处于粘滞状态时,它们之

间没有出现整体滑动。但在外力作用下,相互接触

物体的局部区域发生了相对滑动, 此时应考虑局

部滑动对阻尼特性的影响。

简化的摩擦阻尼系统如图 1所示, 摩擦阻尼

器用一个压在刚性表面上的矩形板来模拟。当矩

形板上作用有法向分布载荷 q, q 可表示为二次函

数,如公式( 1)所示:

q( x ) = q0 + q 2
4( x l - x

2)
l
2 ( 1)

　　其一端作用有外激励F,在局部滑动阶段, 该

外激励就是阻尼器的阻尼力。板的弹性模量为E ,

横截面积为A ,长度为 l。接触面的摩擦系数为�。

图1　局部滑动模型示意图

F ig . 1　Micro-slip model sketch map

图2　阻尼系统滑动区域示意图

Fig. 2　Damper slip zone sketch map

根据上述条件,采用线弹性理论,可建立阻尼

力和阻尼器振幅与滑动区域长度之间的关系。图

2给出了局部滑动时阻尼系统滑动区域的分布情

况, 可见滑动区域长度为 ,局部滑动时滑动区域
产生的摩擦力为F f ,阻尼系统上作用有外激励一

端处的位移为u。

假设外激励是简谐激励,则其随时间的变化

过程可分为递增和递减两个阶段, 如公式( 2)所

示:

F =

Fd ( ! d) , 0≤ ! d≤ ! a ,

　如果 �F / �t < 0

F i( !i) , 0≤ !i ≤ ! a ,

　如果 �F / �t > 0

( 2)

　　根据力平衡关系, 可得用无因次量滑动区域

长度表示的外激励幅值表达式、外激励递增时的

表达式及外激励递减时的表达式, 如公式( 3)～

( 5)所示:
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Fa( !a) = �lq0! a + �lq2 2! 2
a -

4! 3
a

3
( 3)

F d( ! d) = Fa ( !a ) - 2�l! d q0 + 2!2dq2 -
4!2dq 2
3

( 4)

F i( ! i) = 2�l!i q0 + 2! 2
i q2 -

4!2i q2
3

- Fa( ! a) ( 5)

　　阻尼系统的位移随时间的变化过程也可分为递增和递减两个阶段, 如公式( 6)所示:

u =
ud( !d ) , 0≤ ! d≤ !a , 如果 �F / �t < 0

u i( ! i) , 0≤ ! i ≤ !a , 如果 �F / �t > 0
( 6)

　　根据几何方程和物理方程, 可得用无因次量滑动区域长度表示的位移幅值表达式、位移递增时的表

达式及位移递减时的表达式,如公式( 7)～( 9)所示:

ua ( !a ) = �l2!2a
EA

q0
2
+ q2

4! 2
a

3
- !2a ( 7)

ud ( ! d) = ua ( !a ) -
�l2!2d
EA

q0 + 2q2
4! 2

d

3
- !2d ( 8)

ui( ! i) =
�l 2! 2

d

EA
q0 + 2q2

4! 2
i

3
- ! 2

i - ua( !a) ( 9)

　　式中的无因次量滑动区域长度定义为!=  /

l , ! a 为无因次量的最大滑动区域长度, !i 为外激

励递增时对应的无因次量滑动区域长度, ! d为外

激励递减时对应的无因次量滑动区域长度, q0 和

q2为作用在阻尼片上的法向载荷函数的系数; Fa

( ! a)和ua ( !a )为阻尼器达到最大滑动区域长度时
对应的阻尼力和阻尼器的位移。

1. 2　整体滑动状态下的干摩擦阻尼模型

　　由上述分析可见当!= 1时,阻尼器处于粘滞

和整体滑动之间的临界状态。此时阻尼器的位移

称为临界位移。当系统位移超过临界位移时,相互

接触的物体进入整体滑动, 此时压在刚性表面上

的物体的阻尼力幅值等于摩擦力, 其位移为系统

位移与阻尼器临界位移之差。可得物体上阻尼力

F 与位移u的表达形式为:

F = ± �N ,　　　　u > ua

um = ± ( u - ua) , u > ua
( 10)

式中: �为摩擦系数; N 为作用在阻尼器上的法向
正压力; u为系统的位移; ua 为阻尼器在局部滑动

阶段达到临界值时的最大位移; um 为阻尼器在整

体滑动时的振幅。

1. 3　整体- 局部一体化滑动模型

　　在振动过程中,阻尼器的滑动状态包括上述

两个阶段,计算分析时,在不同的阶段选用不同的

干摩擦阻尼模型,可以完备描述阻尼器的阻尼特

性,因此可建立整体- 局部一体化滑动模型,在振

动过程中,该模型得到的阻尼器阻尼力F 与阻尼

器位移u之间的关系曲线如图3所示, 图中下标 a

和m 表示幅值, i表示初始递增阶段, u表示递减

阶段, r 表示递增阶段。可见, 建立的整体- 局部

一体化滑动模型比单纯的局部滑动模型应用面

图3　整体- 局部一体化滑动模型的力与位移

迟滞曲线

Fig . 3　Force and displacement hyster esis cur ves

fo r macr o-micro slip model

更宽;而与传统的整体滑动模型相比,在粘滞状态

下,阻尼器的刚度不再是常数,且考虑了粘滞状态

下阻尼器的阻尼。

2　系统的振动响应分析

2. 1　等效刚度和等效阻尼

　　干摩擦阻尼具有非线性特性, 在引入振动系

统进行响应分析时, 一般采用其等效刚度和阻

尼 [ 10, 11]。
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在局部滑动阶段, 力与位移的迟滞曲线近似

为椭圆形,因此可采用能量法将阻尼器的阻尼等

效为粘性阻尼。

阻尼器的实际耗能可通过计算迟滞曲线的面

积求得,如公式( 11)所示:

W =∫udF =∫
F
a

- F
a

ud ( !d ) dFd -∫
F
a

- F
a

ui( !i) dF i ( 11)

　　将公式( 3)～( 5) , ( 8)和( 9)代入公式( 11)求解可得用△a表示的阻尼耗能:

W ( ! a) =
2�2 l3!3a
3EA

q
2
0 + 4!a - 14

5
!2a q0q2 +

8! 4
a

7 - 4!3a +
16! 2

a

5
q
2
2 ( 12)

　　等效粘性阻尼耗能D 可定义为:

D = �∀cequ2a ( 13)

式中: ceq为等效阻尼系数, ∀为角频率。
阻尼器的最大位移ua 的值可由式( 7)求得。公式( 12)和( 13)是相等的,可得用! a表示的等效阻尼系

数 ceq:

c eqW ( !a) = 2EA
3�∀l! a

q
2
0 + 4! a -

14
5 !2a q0q2 +

8! 4
a

7
- 4!3a + 16! 2

a

5
q
2
2

q0
2
+ q2

4!a
3
- ! 2

a +
2 ( 14)

　　在局部滑动阶段, 阻尼力可认为是具有某种刚度K 的弹性恢复力, 其幅值表示为:

Fa = �K ua � = K
2
eq + ( ∀c eq) 2ua ( 15)

　　刚度K 的复数表达式为:

K = K eq + i∀ceq ( 16)

　　因此等效刚度K eq为:

K eq = ( Fa/ ua)
2
- ( ∀ceq ) 2 ( 17)

可见等效刚度也是! a 的函数。

在整体滑动阶段, 等效阻尼仍采用能量平衡法给出。阻尼耗散能量分为两个部分,一部分为图3中

曲线围成的面积, 可按式( 12)计算,此时取! a= 1,另一部分为图3中平行四边形围成的面积。总的耗散

能量为两个面积之和, 表达形式为:

W ( ! a) =
2�2 l3!3a
3EA q

2
0 + 4! a -

14
5 !2a q0q2 +

8! 4
a

7
- 4!3a + 16! 2

a

5
q
2
2 +

4�N ( u - ua ) ( 18)

　　此时,等效阻尼系数表达式为:

ceq =
W ( !a)
�∀u2 ( 19)

　　其等效刚度可按一阶谐波平衡法进行,表达式为:

K eq =
K aeq

� #- 1
2
sin 2# ( 20)

式中: #= cos
- 1 u - 2ua

u

kaeq为阻尼器处于临界状态时的等效刚度。

2. 2　振动响应计算

　　进行带摩擦阻尼装置的振动响应分析计算采

用迭代法。以阻尼器处的位移为迭代变量, 先算出

系统无阻尼器时(仅考虑空气阻尼)外激励下阻尼

器位置的振幅, 计算在此振幅下阻尼器滑动区域

长度,然后计算等效刚度和等效阻尼,引入振动系

统后, 重新计算振幅, 反复迭代,直到前后两次所

得的振幅之差在允许范围之内,则可认为引入的

等效刚度和阻尼为阻尼器的实际刚度和阻尼。该

方法迭代快,计算效率高,适合于实际系统的振动

响应分析。
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图4　计算程序流程图

Fig. 4　Calculation pr og r amme flow char t

图5　叶片有限元模型

F ig . 5　Blade FEM model

　　分析时根据上述建立的模型,采用Fort ran 语

言开发了干摩擦阻尼特性分析程序, 然后结合

Ansys 有限元分析软件进行振动响应分析, 具体

计算步骤见图4。

3　算例分析

　　按照上述方法进行了带摩擦阻尼装置平板叶

片的振动响应分析。计算时建立的有限元模型如

图5所示,阻尼器采用 Ansys 软件中的弹簧阻尼

单元Combin14进行模拟,叶片采用Solid45单元,

共分602个单元。

阻尼片和叶片材料参数为:弹性模量E= 200

×10
9
N / m

2
,密度∃= 7 800 kg / m 3

,泊凇比�=

表1　带摩擦阻尼装置平板叶片共振时无因次幅值计算与实验结果对比表

Table 1　Calculation and experiment results of plate blades with a dry friction damper

正压力/ N 9. 8 21. 854 33. 908 62. 524 125. 048

外激励幅值

为10 N

共振幅值(计算值)

共振幅值(试验值)

误差/ %

0. 983 8

0. 970 2

1. 4

0. 962 2

0. 955 4

0. 7

0. 940 8

0. 881 0

6. 8

0. 890 6

0. 869 0

2. 5

0. 785 5

0. 818 5

4

外激励幅值

为20 N

共振幅值(计算值)

共振幅值(试验值)

误差/ %

0. 992 6

0. 982 3

1

0. 981 7

0. 977 2

0. 5

0. 970 9

0. 870 9

11. 5

0. 945 5

0. 881 0

7. 3

0. 890 6

0. 832 9

6. 9
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表 2　正压力N 与外激励幅值p a的比值(即N/ pa)相等时共振幅值的计算结果

Table 2　Calculation results that ratio of normal force to exciting force is equal

载 荷

条 件

N = 62. 524 N

p a= 5 N

N = 125. 048 N

p a= 10 N

N= 62. 524 N

p a= 10 N

N = 125. 048 N

p a= 20 N

N= 62. 524 N

p a= 15 N

N = 125. 048 N

p a= 30 N

相对幅值

N / p a

0. 785 5

12. 504 8

0. 890 6

6. 252 4

0. 927 1

4. 168

0. 33;阻尼片与叶片缘板间的摩擦系数为0. 33。

阻尼片结构参数为:厚度1 mm, 长度44 mm ,

宽度25 mm。

载荷及边界条件为叶片根部施加 x , y , z 方向

的约束,在一叶尖中部施加垂直于叶面的简谐激

振力。计算中,阻尼片上施加的正压力分别为9. 8

N, 21. 854 N, 33. 908 N , 62. 524 N, 125. 048 N; 施

加的外激励5 N , 10 N, 15 N。

为验证计算结果, 进行了带摩擦阻尼装置平

板叶片振动响应,试验得到了上述载荷条件下的

响应值,并与计算结果进行了对比。计算与实验结

果的对比情况见表1。

表中列出的是叶片无因次振幅, 即, 其中 u0

为无阻尼器时叶片共振时的叶尖幅值, u 为引入

阻尼器后的叶尖实际幅值。

由表1可以看出计算结果与实验结果吻合较

好,最大误差为11. 5% ,大部分在10%以内,表明

了本文提出的分析方法及建立的整体- 局部一体

化滑动模型的有效性。

从表 1中的计算结果可以看出, 当正压力N

与外激励幅值p a的比值(即N / p a )相等时, 计算出

的相对共振幅值也相等,将结果列在表2中。

图6　不同无量纲正压力下叶片幅频曲线

F ig . 6　Blade response vs. fr equency o f excit ation

for var ying non-fact or no rm al fo rce

因此可将正压力与外激励幅值的比值定义为

一无量纲正压力, 在进行阻尼器设计时,可通过确

定适当的无量纲正压力来获取阻尼器的优化参

数。

图6、图7表示了采用无量纲正压力计算所得

的该平板叶片振动响应结果曲线。

图7　u~随无量纲正压力的变化曲线

F ig . 7　Blade r esonance response vs. non-fact or

no rmal fo rce

由图6、图7可知,存在一正压力使叶片共振

时幅值最小,此处当无量纲正压力等于50 时, 叶

片共振幅值最小。

4　结　论

　　( 1) 干摩擦阻尼可以有效抑制系统的振动。

当阻尼器在局部滑动阶段时,对系统振动的抑制

仍然有明显的效果。因而必须考虑局部滑动,建立

整体- 局部一体化滑动模型,扩展了摩擦阻尼抑

制振动的分析范围。

( 2) 通过带摩擦阻尼装置平板叶片振动响应

的分析和试验可以看出, 计算结果与试验结果吻

合较好,表明本文提出的摩擦阻尼模型及振动响

应分析方法是有效的。

( 3) 通过不同无量纲正压力下叶片振动响应

分析计算可知, 可通过定义一无量纲正压力来进

行阻尼器设计。
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