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基于整体叶盘环形摩擦阻尼器减振分析及设计

温　伟，漆文凯

（南京航空航天大学 能源与动力学院，南京２１００１６）

摘　　　要：为抑制叶片盘耦合振动，设计了一种适应整体叶盘结构的环形摩擦阻尼器。拓展了１阶谐波

平衡法和整体局部统一滑动模型在带环形摩擦阻尼器的循环对称结构叶盘减振分析中的应用。使用该方法

对实际发动机叶盘在简谐激励下的振动响应进行了仿真计算，结果表明：环形摩擦阻尼器对于某发动机叶盘

的０节径４阶危险模态振动有明显抑制作用，且减振效果与阻尼器的质量、安装位置有关，在选定的安装位置

最高可使振幅降低７５％。在阻尼器结构确定的情况下，利用仿真结果给出了最优的设计方案，包括阻尼器的

质量和安装设计。
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　　当前，随着航空工业对飞行器性能的要求不

断提高，在航空发动机压气机和涡轮中，人们常采

用更轻薄的叶片盘结构来提高发动机的推质比。

特别是整体叶盘的使用有效的减轻了发动机叶盘

的质量和降低了叶盘连接结构的复杂程度。但是

更轻薄的叶盘设计也带来了更严重的盘片耦合振

动问题。为有效地降低叶盘的振动应力以提高叶

盘的疲劳寿命，国内外学者、工程师设计了多种形

式的阻尼结构。发动机叶片减振最常用的是干摩

擦阻尼器，包括缘板阻尼器、叶冠阻尼器、指式阻

尼器，环形阻尼器等，张欢等［１］用实验的方法讨论

了一种干摩擦阻尼器在整体叶盘上的应用。最近

的研究中，一些新的阻尼技术也引起了人们的关

注。例如，Ｄｕｆｆｙ等
［２］提出了针对涡轮叶片的冲
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击减振方法，主要是通过在叶片内置空腔的小球

与腔壁的冲击损失来降低振动机械能；Ｓｕｎ等
［３］

研究了压气机叶片上的铝和环氧树脂涂层的阻尼

效应；陈玉刚［４］则是采用复模量模型研究了硬涂

层对简化的整体叶盘的减振作用；Ｚｈｏｕ等
［５］考虑

到叶盘的耦合作用，通过确定电路中的最佳电感

和最佳电阻值来抑制某一阶模态振动。Ｊａｃｏｂｓ

等［６］则对采用涡流阻尼装置的汽轮机叶片减振进

行了分析。本文研究适应于整体叶盘的环形摩擦

阻尼器结构设计，并开展减振特性分析。

干摩擦阻尼器的基本原理是通过摩擦耗热效

应消耗振动过程中的机械能，从而达到减振的目

的。对于干摩擦阻尼器在整体叶盘的应用分析有

很多研究方向。包括叶盘动力学模型的建立，非

线性响应的分析方法及干摩擦接触模型的建立。

对于整体叶盘振动分析常用的动力学模型包括集

总参数模型、连续体模型、有限元及其缩减模型

等［３］。对于非线性动力学方程的求解方法主要分

为时域法和频域法两类。时域法由于计算时间较

长一般用于对频域法进行验证；频域法主要是采

用谐波平衡法和其改进形式。工程上应用比较广

泛的是１阶谐波平衡法，很多学者就其对干摩擦

阻尼器的减振进行了研究［７１０］；近年来为了研究

干摩擦阻尼结构振动的非线性特性，学者们开始

使用基于谐波平衡法的时频交互法［１１］。研究带

干摩擦阻尼结构的振动还需要建立相应的滑动摩

擦模型，接触面可以是一维的，也可以是二维

的［１２］；接触类型可以分为以单点接触描述整个接

触面的滑动模型［１３］和考虑阻尼器上各点存在不

同接触状态的多点接触滑动模型［１４］。不同的干

摩擦阻尼结构形式在叶盘结构中的应用也是研究

关注的对象。国际上，学者们在建立干摩擦模型

时一般都采用简单的平板缘板阻尼结构进行验

证。Ｙａｎｇ和 Ｍｅｎｑ
［１５］对楔形的缘板阻尼器的减

振进行了研究；Ｐｆｉｆｆｅｒ等
［１６］对抛物型截面和圆弧

形截面的叶冠阻尼器进行了实验和理论计算；

Ｄｅｎｉｓ等
［１７］对带摩擦阻尼环的叶盘减振进行了计

算得到了不同阻尼环参数对减振的影响。国内，

漆文凯等［１８］进行了带平板干摩擦阻尼器平板叶

片的理论及实验研究；王金鑫等［１９］对屋顶型阻尼

片的减振特性进行了研究，考虑了不同的屋顶角

度对减振的影响。本文建立了环形摩擦阻尼器在

整体叶盘中应用的整体局部滑动模型。推广了

谐波平衡法在循环对称模型中的应用。通过分析

不同接触正压力和阻尼器不同安装位置对减振效

果的影响，得到了最优的阻尼环设计方案。

１　带环形摩擦阻尼器叶盘的建模方法

１１　带接触界面叶盘的循环对称模型

叶盘结构具有循环对称特性，本文以某型压

气机整体叶盘结构为研究对象，建立了带环形阻

尼器与叶盘接触的叶盘循环对称模型。叶盘单扇

区的示意如图１。

图１　整体叶盘模型示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｂｌｉｓｋｍｏｄｅｌ

在一个离散的系统内，叶盘的动力学方程可

以写为

犕̈狌＋犕狌＋犓狌＝犳＋犳ｎｌ （１）

其中犕、犆、犓是叶盘模型的质量矩阵、阻尼矩阵、

刚度矩阵。狌是总的自由度位移向量，犳是外激

励向量，犳ｎｌ是由摩擦产生的非线性力向量。

协调叶盘的响应具有空间循环对称特性。

狌＝ ［狌
０，狌１，…，狌犼，…，狌犖－１］ （２）

其中犖 为总扇区数，狌犼代表第犼个扇区的位移响

应向量，可以写成谐波分量的形式

狌＝
１

槡犖
（犉犐狀）·狇 （３）

狇＝ ［狇
０，狇

１，…，狇犼，…，狇
犖－１］ （４）

其中犉是傅里叶矩阵，犐狀 是狀阶单位单位矩阵，狀

是扇区自由度数。是Ｋｒｏｎｅｃｋｅｒ符号。

令犞＝
１

槡犖
（犉犐狀），根据叶盘模型质量，阻

尼，刚度矩阵的块循环特性。犞 矩阵可以使犕、

犆、犓矩阵对角化。

带入动力学方程有

犞Ｔ犕犞̈狇＋犞
Ｔ犆犞狇＋犞

Ｔ犓犞狇＝犞
Ｔ
犳＋犞

Ｔ
犳ｎｌ

（５）

８７７
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犞Ｔ
犳＝ ［̌犳

０，̌犳
１，…，̌犳

犽，…，̌犳
犖－１］ （６）

其中犳̌
犽 是激振力空间展开的第犽阶谐波分量。

在旋转机械中一般会关注阶次激励。

犳
犼 ＝犳̌ｅ

ｉ（ω狋＋σ犼） （７）

其中犳
犼是第犼个扇区所受外激励，σ＝２π狆／犖，狆

是激励阶次。本文主要研究叶盘０节径（节圆）振

动，所以指定狆＝犖，即各个扇区给予同相位激

励。则根据傅里叶向量的正交性。有

犳̌
犽
＝０　（犽＝１，２，…，犖－１） （８）

　　注意犳ｎｌ是依赖于位移和速度的非线性力向

量。采用１阶谐波平衡法等效线性化处理非线性

力，位移和力都可以看作时间和空间的二维函数，

可用二维可分离变量的傅里叶变换求解。本例中

犳ｎｌ只有对应的０阶空间谐波分量成分。则式（５）

的计算矩阵规模变为原来的１／犖。减小了计算

规模的同时，也有利于利用ＡＮＳＹＳ等有限元软

件自带的循环对称模型计算模块进行计算。

频域下的方程可以写为

（－ω
２犕０＋ｉω犆

０
＋犓

０）犙
０
＝犉̌

０
＋犉̌

０
ｎｌ （９）

式中犕０、犆０、犓０ 对应０阶空间谐波分量的对角块

子矩阵，̌犉０、̌犉０ｎｌ分别是外激励、摩擦产生非线性力

频率成分为ω的０阶空间谐波分量。

１２　环形摩擦阻尼器叶盘响应计算方法

实际振动中的阻尼器只考虑轴向振动，阻尼

器采用等厚的矩形截面。可以用一维平板的整体

局部滑动摩擦模型来近似［１８］。基本的方法是假

设阻尼环沿周向与叶盘接触正压力均布，通过弹

性力学方法推导平板局部变形和滑动摩擦力的关

系，如图２。可得到一个基频周期内的线性等效

刚度和等效阻尼。

通过力位移迟滞回线导出一个周期内消耗的

机械能，再利用损耗能量算出等效刚度和等效阻

尼，公式如下：

犠 ＝
２μ

２犔３

犈犃
狇
２
０＋４μ犖（狌－狌ａ） （１０）

犮ｅｑ＝
狑

πω狌
２

（１１）

犽ｅｑ＝
犓ｄ

π
β－

１

２
ｓｉｎ２（ ）β （１２）

β＝ｃｏｓ
－１ 狌－２狌ａ

狌（ ）
ａ

（１３）

式中μ是摩擦因数；ω是激振频率；犈是阻尼器

材料弹性模量；犮ｅｑ是等效阻尼；犽ｅｑ是等效刚度；

犓ｄ是整体滑动模型中的刚度。详细过程可参考

文献［１８］。

图２　力与位移迟滞回线

Ｆｉｇ．２　Ｈｙｓｔｅｒｅｓｉｓｌｏｏｐｏｆｆｏｒｃｅｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ

根据用平板推导的一维整体局部统一滑动模

型，结合环形摩擦阻尼器的结构特点，如图３，狇是

阻尼器轴向的力分布，犃 是阻尼器单扇区的截面

面积，犾是阻尼器轴向的长度。

图３　阻尼器单扇区受压力示意图

Ｆｉｇ．３　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｆｏｒｃｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆ

ｏｎｅｓｅｃｔｏｒｏｆｄａｍｐｅｒ

采用在频域内迭代求解振动幅值的方法，使

用ＡＮＳＹＳｐａｒａｍｅｔｒｉｃｄｅｓｉｇｎｌａｎｇｕａｇｅ（ＡＰＤＬ）

模块生成扇区模型，流程如图４。

２　环形摩擦阻尼器在整体叶盘中的

应用验证

２１　叶盘响应结果验证

减振分析仿真有限元模型如图５，其中红点

位置是阻尼环和叶盘的接触位置。因为实际的尾

流激振频率和阶次与叶盘的０节径４阶模态振动

相符，后面的减振计算结果的扫频范围都设置在

０节径４阶模态振动附近。

本次有限元仿真计算选取激振力幅值犳分

别为５、１０Ｎ，正压力分别取１１．２、２２．４、５０、１００、

２５０Ｎ。由于作用在阻尼片的正压力与作用在叶

片上的激振力犉之比相等，即无量纲正压力珡犖 相

同时，叶片的相对共振幅值、等效刚度和等效黏性

阻尼均相等［１８］，用不同无量纲正压力值下的计算

结果进行分析，可以排除冗余数据，筛除重复性规

律，更直观、全面地反映正压力变化及激振力变化

９７７



航　空　动　力　学　报 第３５卷

图４　振动响应计算程序流程图

Ｆｉｇ．４　Ｆｌｏｗｃｈａｒｔｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｃｏｍｐｕｔａｔｉｏｎｐｒｏｇｒａｍ

图５　整体叶盘有限元模型示意图

Ｆｉｇ．５　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｂｌｉｓｋ

对阻尼环减振效果的综合影响。

以ω为横坐标，相对共振幅值作为纵坐标，

取接触面摩擦因数为０．３。激振力幅值犉＝５Ｎ，

计算得到的不同接触正压力下幅频特性曲线如图

６。图６ 中 ω 是激振频率，激振频率范围为

１９２０～２１８０Ｈｚ。

激振力幅值选为１０Ｎ，计算得到的不同接触

正压力下的幅频特性曲线如图７。

根据幅频特性结果和相对共振幅值随无量纲

正压力变化结果可以看出：压气机叶盘的循环对

称计算的响应结果出现了频率前移现象，这是因

为叶盘耦合振动明显，导致叶盘循环对称分析出

现了频移结果。对于共振幅值随无量纲正压力的

变化同样可以理解为：开始时阻尼器与缘板的摩

擦力不断增加，摩擦耗能作用随之增大，当接触压

力增加到一定程度后，产生“固结”，滑动位移变

图６　相对幅值响应随无量纲正压力的变化（犉＝５Ｎ）

Ｆｉｇ．６　Ｒｅｌａｔｉｖｅａｍｐｌｉｔｕｄｅｖａｒｉｅｓｗｉｔｈ珡犖 （犉＝５Ｎ）

图７　相对幅值响应随无量纲正压力的变化（犉＝１０Ｎ）

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｌａｔｉｖｅａｍｐｌｉｔｕｄｅｖａｒｉｅｓｗｉｔｈ珡犖 （犉＝１０Ｎ）

小，摩擦耗能减少，幅值回升。对于减振效果存在

一个最优无量纲的正压力。就本算例，最优无量

纲正压力是２５。

２２　阻尼器安装在不同位置的响应验证

阻尼环的减振效果和阻尼环的安装位置也有

很大关系，图８是改变了阻尼环安装位置的示意

图８　阻尼器安装位置

Ｆｉｇ．８　Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｌｏｃａｔｉｏｎｏｆｄａｍｐｅｒ

图。图９是对应的相对幅值随无量纲正压力的变

０８７
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图９　变安装位置后相对幅值响应随无量纲正压力的

变化（犉＝５Ｎ）

Ｆｉｇ．９　Ｒｅｌａｔｉｖｅａｍｐｌｉｔｕｄｅｖａｒｉｅｓｗｉｔｈ珡犖ａｆｔｅｒ

ｃｈａｎｇｉｎｇｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｐｏｓｉｔｉｏｎ（犉＝５Ｎ）

化曲线。

上述结果表明：改变阻尼环安装位置对叶盘

振动特性影响较大，图８的阻尼安装位置也可以

起到较好的减振效果，但是会导致更大幅度的频

率前移，导致一弯共振频率更低，容易引发共振，

加上位置不便于安装，所以不建议在此位置进行

阻尼环安装。

３　环形阻尼器减振设计方法

根据提供叶盘的实体结构和压气机叶盘减振

响应仿真计算结果对阻尼器尺寸进行设计，得到

一个综合仿真计算和工程实际的设计方案。流程

如下：

１）根据已有的几何模型找到适合安装阻尼

器的位置。

２）在安装位置确定接触面，并通过减振计算

程序确定最优无量纲正压力。

３）确定等效气体激振力的范围。

４）确定实际最优正压力。

５）根据所确定的实际最优正压力，给出阻尼

器的结构尺寸参数，阻尼环截面选为矩形截面。

如图１０，阻尼环的质量根据上述仿真计算中

所确定的最优正压力和发动机实际工作转速进行

设计。根据上文计算得到的幅频特性曲线可知减

振效果随着正压力增大先增加后减小，结合文献

［２０］中提到：轮盘转动后，传统阻尼环会在增加转

速的过程中与轮盘之间的正压力不断增大，为了

控制阻尼环与轮盘抵紧力在达到最优接触正压力

后仍然不断增加的问题，本文对阻尼环结构进行

调整，阻尼装置设有一处连接结构如虚线框内部

分。允许环可以周向扩张，当转速增加到一定程

度后，由于连接结构中卡槽的长度限制，阻尼环会

停止扩张，从而限制抵紧力，增加阻尼环的转速工

作裕度。

图１０　阻尼器结构

Ｆｉｇ．１０　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｄａｍｐｅｒ

安装时如图１１所示，先通过周向压紧，将环

左端带挡块部分插入右端卡槽，松开后，左端自动

归位从而锁紧。

图１１　阻尼环安装示意图

Ｆｉｇ．１１　Ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｄａｍｐｅｒ

４　结　论

本文推广了１阶谐波平衡法和整体局部统

一滑动模型在带环形摩擦阻尼器的循环对称叶盘

减振分析中的应用。针对真实整体叶盘０节径４

阶模态进行振动响应分析，得到了不同正压力和

不同安装位置的减振计算结果。结果表明，环形

摩擦阻尼器在选定的安装位置可使振动幅值降低

７５％，对整体叶盘的振动有明显抑制作用。证明

了环形摩擦阻尼器在整体叶盘减振应用中的有效

性，并给出了一种环形阻尼器的结构设计和在叶

盘上的安装方案。因为建立摩擦模型时采用了将

环形摩擦阻尼器等效成平板形式没有考虑阻尼器

周向不同步变形的影响，后续将开展相关工作。
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