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涡轮叶片模态实测阻尼比的有限元应用

王春健，陈官峰，卿　华
（中国航空工业集团公司 中国燃气涡轮研究院，成都６１０５００）

摘　　　要：为了更加精确地通过有限元来模拟涡轮叶片的谐响应特性，剖析了有限元分析中阻尼矩阵的

构建方法，并且选定了适用于真实涡轮叶片设计的阻尼矩阵模型．在进行涡轮叶片有限元谐响应计算时，以

模态测试得的阻尼比为基本参数，建立构建阻尼矩阵的方法，该方法能处理具有单独共振频率或具有临近共

振频率的振动问题．通过模拟涡轮叶片的响应试验，测得了试验系统的阻尼比及模拟涡轮叶片的位移响应．
根据测得的系统阻尼比，运用构建阻尼矩阵的方法，对具有单独共振频率特征的模拟涡轮叶片进行了谐响应

计算，结果显示模拟涡轮叶片的位移响应与试验结果基本一致．运用该方法进行涡轮叶片的谐响应分析可比

较精确地得到其谐响应特性．
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　　叶片是航空发动机、汽轮机等旋转机械的重
要零部件之一，其主要作用是完成功能的转换．随

着性能要求的不断提高（如航空发动机的推质比、
效率），工程中所用的叶片负荷越来越大，对于叶
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片的抗振能力也提出了严重挑战［１］．为了增强其
抗振能力，优化叶片的振动特性，降低叶片的振动
应力水平，延长其寿命，某些特殊位置的叶片常常
采用叶冠或其他减振措施．合理的带冠叶片设计
能获得叶冠接触位置的干摩擦阻尼效应和接触面

碰撞效应，降低振动能量［１－６］．国内外的研究成果
已能定性地证明其有效性，但是定量地将减振特
性阐述清楚还有一定的难度．因接触面摩擦的强
非线性而难以量化叶冠接触紧度对摩擦模型（特
别是阻尼特性）的影响凸显为主要难度之一［７－８］．
工程中通常用有限元谐响应计算来模拟结构

响应特性．按照经典的振动理论和有限元法，振动
方程中的质量矩阵和刚度矩阵计算已经非常成

熟，目前的商业软件均能非常准确地模拟［９］．有限
元谐响应计算的难点在于振动系统的阻尼矩阵的

合理构造．系统的阻尼模型分为黏性阻尼模型和
结构阻尼模型，有限元法进行谐响应分析时采用
黏性阻尼模型，阻尼矩阵的定义是通过定义瑞利
阻尼系数、阻尼比、单元阻尼及材料阻尼等进行
的．不同的材料、单元类型和结构都会引入不同的
阻尼，这使得有限元谐响应分析时系统阻尼矩阵
的定义往往比较复杂．而对于振动系统，若不能准
确定义系统的阻尼矩阵，则无法得到准确的谐响
应结果，也就无法定量地进行谐响应分析．
本文针对带冠涡轮叶片模态测试中实测的阻

尼比［１０］，分析其在有限元法中的应用方法，并通过
有限元谐响应分析及试验，表明该方法的可行性．

１　有限元阻尼矩阵

有限元谐响应分析时采用的振动方程［１１］如下：

Ｍｘ̈＋Ｃｘ
·
＋Ｋｘ＝Ｆ （１）

其中Ｍ 为质量矩阵；Ｃ为黏性阻尼矩阵；Ｋ 为刚
度矩阵；Ｆ为谐波激振力．
涡轮叶片系统受到的力可简化为周期性的激

振载荷，按Ｆｏｕｒｉｅｒ级数分解成多阶谐波函数，通
常认为一阶谐波已经趋近于实际激励情况，故通
常使用一阶谐波平衡法来进行响应分析．
在有限元法中质量矩阵和刚度矩阵的建立已

经非常成熟，并能相当准确地模拟真实情况，而阻
尼矩阵的模拟则难度较大．阻尼矩阵Ｃ在有限元
法中可按下式描述［９］：

Ｃ＝αＭ ＋（β＋βｃ）Ｋ＋∑
ｎｍａｔ

ｊ＝１
βｊＫｊ＋∑

ｎｅｌ

ｋ＝１
Ｃｋ＋Ｃξ

（２）

　　公式（２）中各参数的意义说明如下：

１）α和β是瑞利阻尼系数．主要用于描述在
一定的频率范围内阻尼比可近似用比例阻尼关系

表达的问题．响应计算的频率范围应该包含在前
述频率范围内，一般不宜外插．
２）βｃ用于定义一个不随频率变化的固定的
阻尼比，这是所有阻尼类型中最简单适用的．它并
非需要直接定义βｃ，而是通过定义阻尼比ξ，又通
过一定的关系获得βｃ，以便和α和β等一起使用．

βｃ只适用基于完全法或缩减法的谐响应分析．
３）βｊ可用于定义不同材料的内部阻尼，对所
有材料都定义βｊ，和定义β是一样的，其中ｎｍａｔ为
有限元模型中的材料种类总数．但实际上很难知
道各种材料的阻尼特性，故只能笼统地全局控制．
４）Ｃｋ 针对能直接给出阻尼的特殊单元，当
需要考虑干摩擦阻尼时，可定义特殊的单元类型，

并设置其实常数来建立阻尼矩阵，其中ｎｅｌ为阻尼
单元的总数．
５）Ｃξ在输入时就给定了ω－ξ表，能精确表达
阻尼比ξ随频率ω 的变化情况，而该表可以通过
模态试验测得的不同阶次振动的结构阻尼比直接

生成．但其缺点是该法只适合于谱分析及基于模
态迭加法的响应分析．
对于一般的理论研究，采用瑞利阻尼系数可

较准确地建立阻尼矩阵，但在工程运用中，瑞利阻
尼系数无法轻易得到．鉴于模态测试中阻尼比的
获取［１２］已经相当成熟，故考虑通过模态试验时测
得的阻尼比来建立谐响应分析时的阻尼矩阵．对
于基于模态迭加法的响应分析，根据上面对Ｃξ 的
描述，可以通过理论和试验相应的方法建立阻尼
矩阵．对于基于完全法或缩减法的响应分析，能和
模态分析中的阻尼比建立关系的就只有βｃ．下面
将对阻尼矩阵的构建做进一步研究．

２　建立阻尼矩阵的方法

阻尼系数βｃ 在一定基础上类似瑞利阻尼系
数．在此，先简要说明瑞利阻尼系数与阻尼比的关
系，然后得出本文所研究的建立阻尼矩阵的方法．

２．１　瑞利阻尼系数法

瑞利阻尼系数法［９］定义阻尼矩阵Ｃ时，可以
通过α和β两个系数与质量矩阵Ｍ 和刚度矩阵Ｋ
的如下关系式进行．

Ｃ＝αＭ ＋βＫ （３）

　　通常α和β并不是已知的，而是通过下面的

１６２
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关系式得到

ξｒ ＝
α
２ωｒ＋

βωｒ
２

（４）

式（４）中ξｒ为第ｒ阶共振点的临界阻尼比，ωｒ 是
第ｒ阶共振点的自然圆频率．由此可以画出阻尼
比与自然圆频率的关系图，见图１．

图１　阻尼比与瑞利阻尼系数的关系

Ｆｉｇ．１　Ｒｅｌａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｄａｍｐｉｎｇ　ｒａｔｉｏ　ａｎｄ

　　Ｒａｙｌｅｉｇｈ　ｄａｍｐｉｎｇ

通过图１可以看出，随着频率的上升，阻尼比
的大小主要取决于瑞利阻尼系数β．对于实际带
冠涡轮叶片，振动频率一般都比较高，因此在构成
阻尼比时，阻尼系数α的影响通常是微小的，不妨
取α＝０，从而得到退化的瑞利阻尼，可以按下式
来表示瑞利阻尼系数β．

β＝２ξｒ／ωｒ （５）

　　由公式（５）即可通过模态测试得的各阶阻尼
比及共振频率来估算瑞利阻尼系数β．随着振动
阶次的变化，阻尼比也随之变化，因而其阻尼系数

β也因阶而异，在使用瑞利法时需分别考虑各阶
的阻尼系数．

２．２　单独振动阶次阻尼矩阵建立方法

阻尼系数βｃ 的使用方法和上述退化的瑞利
阻尼系数法是一对互补的关系．即在有限元谐响
应计算前直接定义出阻尼比ξ，又通过βｃ＝２ξ／ω
获得βｃ．显然，计算中对于不同的频率直接定义的
阻尼比ξ是不变的，但βｃ是改变的．
如果规定在计算特定阶次谐响应时，除了特

殊的阻尼类型（比如阻尼器），结构的阻尼使用固
定的阻尼比，那么在基于完全法或缩减法的有限
元谐响应分析中，使用βｃ 建立阻尼矩阵是最方
便、准确的．建立阻尼矩阵的方法按如下步骤
进行：

１）由模态测试得出各阶阻尼比，在计算ｒ阶

附近的谐响应时输入ｒ阶阻尼比ξｒ；

２）由βｃ＝２ξｒ／ω计算出谐响应分析时ｒ阶共
振频率附近各频率下的阻尼系数βｃ；

３）振动方程中的阻尼矩阵通过Ｃ＝βｃＫ来建
立，联立质量矩阵Ｍ 、刚度矩阵Ｋ和谐波激振力
Ｆ 即可进行谐响应分析．
但是，假设在定义了ｒ阶阻尼比ξｒ 后，若用

其计算ｒ＋１阶的谐响应，则在建立阻尼矩阵时所
用的阻尼系数为βｃ＝２ξｒ／ωｒ＋１，由此建立的阻尼矩
阵并不是ｒ＋１阶的阻尼矩阵，其谐响应计算结果
是不正确的，若需计算ｒ＋１阶谐响应，可重新定
义ｒ＋１阶的阻尼比ξｒ＋１．

２．３　临近振动阶次阻尼矩阵建立方法

在模态分析中还会遇到两个共振点非常靠近

的情况［１２］，此时谐响应计算中阻尼矩阵的建立不
适合采用上面所述的方法．下面通过黏性阻尼模
型下的位移频响函数来推导两个临近共振频率的

阻尼比．假设两个临近的共振频率分别为ω１ 和

ω２，其对应的阻尼比分别为ξ１ 和ξ２，将振型分离
后，其位移频响函数描述［１０］如下：

α１（ω）＝ １／ｍ
ω２１－ω２＋ｊ２ωω１ξ１

（６）

α２（ω）＝ １／ｍ
ω２２－ω２＋ｊ２ωω２ξ２

（７）

　　由于ω１ 和ω２ 非常靠近，不妨设ω１ ≈ω２，考
虑两阶位移频响函数的相互迭加，在共振频率ω１
处的位移响应可按下式表示：

α（ω１）＝α１（ω１）＋α２（ω１）≈
－ｊ
２ｍω２１

１
ξ１
＋１
ξ（ ）２ （８）

　　由此可见在计算ω１ 附近的位移响应时，建立
阻尼矩阵所用的阻尼比可按下式表示：

ξ＝ ξ１ξ２
ξ１＋ξ２

（９）

　　同理在计算ω２ 附近的位移响应时，建立阻尼
矩阵所用的阻尼比也可按公式（９）表示．
通过以上分析，当需要计算两阶临近的共振

频率附近的谐响应时，只需将２．２节建立阻尼矩
阵的方法步骤１）中的ξｒ修改为公式（９）的表示方
式．同样的，若需考虑临近的多阶共振点附近的谐
响应，可以按照式（８）的模式继续叠加，从而得到
相应的阻尼比．

３　方法验证

３．１　单独振动阶次阻尼矩阵建立方法验证

下面将对一个模拟的带冠涡轮平板叶片进行
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谐响应分析，通过有限元位移响应结果及试验数
据来验证上述建立阻尼矩阵的方法，其阻尼比的
来源通过模态测试得到．带冠涡轮平板叶片见图

２，该叶片采用不锈钢材料．

图２　带冠涡轮平板叶片模型

Ｆｉｇ．２　Ｐｌａｔｅ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｓｈｒｏｕｄｅｄ　ｔｕｒｂｉｎｅ　ｂｌａｄｅ

对该叶片进行模态分析，边界条件考虑叶根
凸起部位固支，通过有限元模态分析，得出其前两
阶的固有频率及振型，见图３．

图３　带冠涡轮叶片前两阶振型

Ｆｉｇ．３　Ｆｉｒｓｔ　ｔｗｏ　ｍｏｄａｌ　ｏｆ　ｓｈｒｏｕｄｅｄ　ｔｕｒｂｉｎｅ　ｂｌａｄｅ

下面对一阶共振点附近频率进行谐响应分

析，有限元计算用到的阻尼比通过模态测试得到，
一阶共振（一弯）频率为 ７０Ｈｚ，阻尼比约为

０．０７７．由于该叶片一阶和二阶的频率差很大，根
据本文所提出的建立阻尼矩阵的方法，在有限元
软件中直接输入阻尼比０．０７７，频率范围限制在

７０Ｈｚ附近，５Ｎ的简谐激振力施加在叶片中部，
通过有限元谐响应计算，叶片中部一点的位移响
应曲线见图４．
对该叶片进行响应试验，在叶片中部施加５Ｎ

的简谐激振力，叶根固支，采用位移传感器测叶片
中部的位移响应，测得叶片共振频率为６９Ｈｚ，叶

图４　位移响应曲线

Ｆｉｇ．４　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｕｒｖｅ

片中部振动位移幅值为０．１５ｍｍ，与有限元法计
算得到的频率值及位移值基本一致．

３．２　临近振动阶次阻尼矩阵建立方法验证

工程中涡轮叶片的低阶共振频率一般不允许

过分靠近，通常需要保持适当的频率分离度，但高
阶共振频率仍可能比较靠近．为了简化实际叶片
的模型复杂度，突出临近两阶共振频率特点，本章
采用理想模型：等厚度梯形平板模型，见图５．

图５　等厚度梯形平板模型

Ｆｉｇ．５　Ｐｌａｔｅ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｃｏｎｓｔａｎｔ　ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

ｔｒａｐｅｚｏｉｄａｌ

材料为不锈钢，有限元模态分析固支底部狭
窄的面，通过分析得该模型的前两阶固有频率及
振型见图６．
由于两阶频率比较靠近，在进行谐响应分析

时，阻尼矩阵的建立所用阻尼比的取值当采用公
式（９）所述的阻尼比取值方法．假设测得的一阶阻
尼比为０．０２，二阶阻尼比为０．０１５，由公式（９）可
推算出一阶、二阶附近的阻尼比为０．００８　６．
根据以上阻尼比，对该模型进行谐响应分析

固支模型的狭窄面，５Ｎ的激振力施加在模型较
宽的一侧．分别给出分阶计算的位移响应曲线及
两阶联合计算的位移响应曲线，见图７．
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图６　平板模型的一弯振型和一扭振型

Ｆｉｇ．６　Ｆｉｒｓｔ　ｂｅｎｄｉｎｇ　ｍｏｄａｌ　ａｎｄ　ｔｏｒｓｉｏｎ　ｍｏｄａｌ

ｏｆ　ｐｌａｔｅ　ｍｏｄｅｌ

图７　响应曲线对比

Ｆｉｇ．７　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｏｆ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｕｒｖｅ

由于两阶频率比较靠近，二阶的响应曲线在
靠近一阶频率侧干扰到了一阶的响应曲线，同样
的一阶的响应曲线在靠近二阶频率侧也干扰到了

二阶的响应曲线．图７所示为仅考虑一阶阻尼比
的响应曲线、仅考虑二阶阻尼比的响应曲线和考
虑两阶阻尼比联合作用后的响应曲线的变化即为

两阶响应叠加成两阶联合响应的过程．通过理想
模型的有限元分析，验证了在模型具有临近两阶
共振频率特点时，采用公式（９）建立阻尼矩阵的
可行性．

４　结　论

通过振动理论分析，由带黏性阻尼的系统强

迫振动方程推导出振动模型具有单独振动阶次的

阻尼矩阵建立方法及具有临近振动阶次的阻尼矩

阵建立方法．采用该方法建立的阻尼矩阵针对带
冠涡轮平板叶片及等厚度梯形平板模型进行有限

元谐响应计算后均得到了理想的位移响应结果，

通过带冠涡轮平板叶片的响应试验，得到了基本

一致的响应结果．
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