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干摩擦阻尼结构对失谐叶盘振动局部化的约束作用
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摘 要:为了研究干摩擦阻尼结构对失谐叶盘系统振动局部化的影响,采用能够复现局部微动滑移

特征的三维微滑移干摩擦模型和抗混叠时频域融合算法,对含干摩擦阻尼结构的失谐叶盘系统进

行了强迫振动的计算模拟。比较了考虑围带处干摩擦阻尼和未考虑干摩擦阻尼时叶片振动响应的

变化及局部化因子的大小,并研究了干摩擦阻尼参数在失谐叶盘系统减振控制中的影响规律。计

算结果表明:干摩擦阻尼结构可降低失谐叶盘系统振动响应的局部化程度,叶片间的摩擦约束力完

全不同,每支叶片所对应的最优初始正压力及最优摩擦系数均不相同。由于干摩擦阻尼结构对失

谐叶盘中每支叶片的减振效果存在差异,在进行失谐叶盘系统减振设计时需考虑摩擦控制参数与

各个叶片之间的匹配问题。
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Abstract:Inordertostudytheeffectofthedryfrictiondampingstructureonthelocalizedvibrationofmistunedbladeddisk,
theforcedvibrationresponseofamistunedbladeddiskwithdryfrictiondampingstructureisinvestigatedbyusingthree-dimen-
sionmicroslipfrictioncontactmodelwhichcouldreproducethecharacteristicsoflocalmicro-motionslipandanti-aliasinghybrid
frequency-timedomainmethod.Thevariationofbladevibrationresponseandthechangeoflocalizationfactorarecompared
withconsideringdryfrictiondampingatthebladeshroudandnotconsideringdryfrictiondamping.Andtheinfluenceofthedry
frictiondampingparametersonthevibrationcontrolofmistunedbladeddisksystemisdiscussed.Theresultsshowthatthedry
frictiondampingstructurecanreducethedegreeoflocalizationofthevibrationresponseofthemistunedbladeddisksystem,
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thefrictionforcebetweenthebladesiscompletelydifferent,andtheoptimalinitialnormalpressureandtheoptimalfriction
coefficientforeachbladearedifferent.Therefore,theeffectofthedryfrictiondampingstructuretoeachbladeofthemistuned
bladeddiskisdifferent,andthevibrationreductiondesignofthemistunedbladeddiskneedstoconsiderthematchingrelation-
shipbetweencontrolparametersandmistunedblade.

Keywords:nonlinearvibrationmechanics;frictionalcontact;bladeddisk;mistuned;vibrationcontrol

  叶片-轮盘(叶盘)结构是透平机械的核心部件,也是工作环境最恶劣、结构最复杂、故障最多的部件。受

加工误差、运行磨损以及材料性质差异等多种人为因素或随机因素的影响,叶盘中各扇区间的几何参数或物

理性质不可避免地存在一定的偏差,从而造成叶盘系统的失谐。失谐叶盘结构的振动模态沿周向不再呈现

周期对称性,部分叶片的模态振幅会远大于其他叶片,从而导致部分叶片的振动应力过大,降低叶片的疲劳

寿命,引发叶片的高周疲劳失效[1-3]。
为减少叶片的高周疲劳失效、延长叶片服役寿命,采用干摩擦阻尼结构增加叶片的结构阻尼是目前较为

普遍的方式[4-6]。然而,原本就复杂的叶片系统由于干摩擦阻尼结构的存在成为变刚度、变阻尼的非线性动

力学系统,再加上失谐因素的影响,给含有干摩擦阻尼结构的失谐叶盘系统振动特性以及振动局部化抑制的

研究增加了许多困难。已有许多学者对失谐叶盘的振动特性进行过研究[7-12],但从约束失谐所引起的局部

化振动角度来研究干摩擦阻尼结构对失谐叶盘系统振动响应的影响却为数不多[13-17]。上述研究中,有的使

用集中质量模型对失谐叶盘系统进行建模,有的使用一维摩擦运动模型对围带接触运动进行简化,有的使用

一阶HBM对结果进行近似处理。大量的简化必然会造成许多重要动力学特性信息的丢失,这也是失谐叶

盘研究并未取得较为一致研究结论的原因之一。开展干摩擦阻尼结构对失谐叶盘系统局部化振动影响的研

究,可在叶盘系统的设计阶段通过引入抑制失谐局部化振动的方法来降低叶盘对失谐因素的敏感程度,进而

提高汽轮机、燃气轮机等叶轮机械的安全可靠性。
本文将三维微滑移摩擦接触模型和抗混叠时频域融合算法应用到失谐叶盘系统中,研究了干摩擦阻尼结

构对失谐叶盘系统振动响应的影响,并对重要的接触面摩擦参数在失谐叶盘减振控制中的影响规律进行了分

析,其结论可为正确理解失谐叶盘系统的振动控制、设计含非线性干摩擦阻尼的叶盘系统提供理论参考。

1 系统模型及运动方程

图1 失谐叶盘有限元模型

Fig.1 FEmodelofamistunedbladeddisk

与协调系统不同,失谐叶盘系统必须采用整体有限元模

型进行计算。为方便后续数值比较和分析,本文建立了一个

包含18支叶片的模拟失谐叶盘系统,如图1所示。该有限元

模型共包含72943个节点和236684个8节点6面体单元。
系统的泊松比、杨氏弹性模量和叶片密度分别设置为ν=0.3,

Eb=2.06×105MPa和ρb=7.8×104kg/m3。叶顶采用平行

围带结构提供叶片间摩擦接触进而产生附加干摩擦力。
假定轮盘是周期对称的,使用叶片弹性模量的正态分布

模拟叶片的刚度失谐[10]。叶片的弹性模量值可以表示为

Ej =(1+σj)Eb, j=1,2,…,N, (1)
式中:Ej,σj 和Eb 分别表示失谐叶盘中第j 个叶片的弹性模

量、失谐量及标准叶片的弹性模量。为不失一般性,从正态分

布中随机选取样本作为弹性模量失谐的偏差量,将正态分布

的标准差设为5%和10%,平均值设为零。使用5%模拟因加工误差等因素产生的一般性偏差,使用10%
模拟大失谐或故意失谐等极端条件下的误差[18]。

叶盘系统的整体运动方程可表示为

M̈x(t)+Ċx(t)+Kx(t)=fl(t)+fnl(t,x,̇x), (2)
式中:M,K,C 表示叶盘系统质量矩阵、刚度矩阵和材料阻尼矩阵;x(t)表示叶片位移向量;fl(t)为线性激

振力向量,下标l为linear缩写;fnl(t,x,̇x)表示围带处与叶片位移、速度相关的非线性干摩擦力向量,下标

2



第1期 刘雅琳,等:干摩擦阻尼结构对失谐叶盘振动局部化的约束作用

nl为nonlinear缩写。
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图2 三维微滑移摩擦接触模型

Fig.2 3Dmicro-slipfrictioncontactmodel

2 围带摩擦接触模型及系统求解方法

2.1 三维微滑移摩擦接触模型

在进行接触面运动描述时,采用了能够模拟围带

接触面黏滞-滑移共存,以及接触面法向正压力分布不

均匀状况的三维微滑移摩擦接触模型,如图2所示。
与传统三维摩擦接触模型相比,该模型具有下述特

点:1)将对应的围带接触面离散成多个子区域,在相

对应的子区域间建立一组接触点对。每组接触点对

都能够描述三维接触运动,且每组接触点对之间的接

触运动状态是单独判断的,因此整个围带接触面上的

摩擦作用力为各组接触点对的合力。2)可通过切向刚度矩阵考虑接触表面各向同性或各向异性的特征。

3)可将接触点对在一个运动周期内离散成若干离散时间点,在每个时间点判断接触点对的运动状态,得到相

对应的摩擦约束力。不需要像解析模型那样寻找接触点对运动状态转变的临界点,分段求解摩擦约束力。
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图3 单个离散点上接触对之间的相对运动

Fig.3 Relativemovementofasinglefrictioncontactpair

以两接触面上任意一组接触点对为例,简要说

明摩擦约束力的求解方法。假设某一摩擦接触点

对(见图3)中包含两个摩擦节点,分别命名为节点

A 和节点B,两节点间存在无质量弹簧Kt(切向)和

kn(法向)。将切向接触刚度定义为式(3)所示形

式,以表征由于存在加工误差、材料非均匀、非正常

工况运行磨损等因素所引起的各向异性。

Kt=
kxx kxy

kyx kyy

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
。 (3)

  假设在整个摩擦接触过程中节点A 与两接触

面的面1始终保持黏滞,节点B 沿面2做黏滞-滑移运动,以产生切向的摩擦约束力。当两接触面未发生振

动时,节点A,B 重合在一起。当两接触面发生相对运动时,由于假设A 与面1黏滞,节点A 的运动轨迹可

由面1的运动得到,只需对节点B 的运动状态进行分析就可以得到两接触面间的运动轨迹及摩擦力分布。
若两接触点对之间的法向运动分量过大而导致节点B 与面2发生分离,该节点的摩擦力按零对待。摩擦约

束力的具体求解方法见文献[19]。

2.2 抗混叠时频域融合算法

含干摩擦阻尼结构的失谐叶盘系统振动响应的求解不仅需要计算失谐叶盘中每支叶片的振动情况,还
要计算叶片与叶片之间的非线性摩擦接触,因此如何高效且准确地求解其非线性动力学方程便成为叶片响

应分析的关键问题。本文选取了融合时频域分析双重优势的抗混叠时频域融合算法[20]对失谐叶盘系统进

行求解。对系统运动方程进行求解,首先需要对方程两边同时进行傅里叶变换,并引入可满足离散傅里叶变

换需要的离散频率值ωk。X(ω)代表位移向量x(t)经傅里叶变换后的频域形式;Fl(ω)代表激振力fl(t)经

傅里叶变换后的频域形式;Fnl(ω,X(ω))代表非线性摩擦力fnl(t,x,̇x)经傅里叶变换后的频域形式。如

此,可得到下述非线性代数方程组

H(ω)·X(ω)=Fl(ω)+Fnl(ω,X(ω)), (4)

H(ω)=-(kω)2M +ikωC+K, (5)

ω={ωk},ωk =
2πk
Δt·Nk

, k=0,1,…,Nk -1, (6)

式中:H(ω)为系统的动刚度矩阵,与频率ω 相关;Δt和Nk 分别代表离散傅里叶变换所涉及到的采样时间

及采样点数。由于式(4)是未知量X(ω)的非线性代数方程组,因此需要迭代求解。图4给出了抗混叠时频

域融合算法的计算思路。图4中,符号Nk 表示频域的谐波采样数;Nt 表示时域内的离散点数目;上标i表
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图4 抗混叠时频域融合算法的计算思路

Fig.4 Procedureoftheanti-aliasinghybridfrequency-timedomainmethod

示第i次迭代值;下标j表示第j个摩擦接触点。
计算开始于某个给定的频域振动响应初值X(0)(ωk)或者第i次迭代值X(i)(ωk),选取第j个位于摩擦

接触界面上的自由度X(i)
j (ωk),通过快速抗混叠傅里叶变换(FAFT)的逆变换,得到第j个摩擦接触界面上

自由度在时域上的振动响应x
(i)
j,t
,然后通过对接触面的摩擦接触行为进行模拟,得到时域上的摩擦约束力

f
(i)

nlj,t
(t,x(i)(t))。通过FAFT变换,得到频域上第j 个摩擦接触界面上自由度的摩擦约束力F

(i)

nlj
,重复计

算所有摩擦接触点的摩擦约束力,得到F
(i)
nl 。在F

(i)
nl 确定的情况下,可以计算下一迭代步接触界面上自由度

在频域上的振动响应X(i+1)(ωk)。这样就完成了一个迭代子步,重复这个迭代过程,直到满足计算精度要求

为止。

3 干摩擦阻尼结构对失谐叶盘系统振动局部化的影响

3.1 振动响应

因受非旋转部件与旋转部件的扰动,气流会在叶片上形成周期性的激振力载荷,通过谐波分析可将此激

振力表示为若干谐波分量的叠加。由于实际运行过程中,每个机组、每一级叶盘所受的激振力都不相同,本
文通过在每支叶片顶部施加正弦激励对激振力形式进行模拟。假设叶盘中第j支叶片所受的激励为

Fx
j(t)=100sin(ωt+jφr),

Fy
j(t)=100sin(ωt+jφr),

Fz
j(t)=100sin(ωt+jφr),

ì

î

í

ï
ï

ïï

(7)

式中:ω 代表激励频率;φr=2πr/N 代表相邻叶片所受激励的相位差,r为激励阶次,N 为叶片数。
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在相邻叶片围带接触面上建立接触点对,采用三维微滑移摩擦接触模型计算相邻围带接触面间的摩擦

约束力。接触面干摩擦参数:初始正压力n0=20N,摩擦系数μ=0.3,法向刚度和切向刚度分别为kn=

10000kN/m,Kt=
10000 0
0 10000

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
úkN/m,kxy=kyx=0。两种不同刚度失谐强度情况下,叶盘中18支叶

片在一阶固有频率附近区域内的幅频响应曲线如图5、图6所示。图中,横坐标为激振力频率,纵坐标为3个

方向的合成振幅。
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图5 刚度失谐强度σE=5%时的一阶频响曲线

Fig.5 First-orderfrequencyresponsecurveswhenσE=5%
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图6 刚度失谐强度σE=10%时的一阶频响曲线

Fig.6 First-orderfrequencyresponsecurvewhenσE=10%

未考虑围带阻尼时,由于“失谐”的影响,每支叶片的振动振幅和频率都存在差异。当刚度失谐强度

σE=5%时,18支叶片中共振振幅最大为4.004mm,最小为2.331mm。刚度失谐强度σE=10%时,最大共

振振幅为4.263mm,最小共振振幅为2.240mm。由于叶片的振动能量与振动位移相关,在同一叶盘中,叶
片的振动位移不同,必然会导致振动能量分布不均,局部化振动突出。

考虑围带阻尼作用后,每支叶片的振幅都有所改变。刚度失谐强度σE=5%时,叶片非线性响应的最大

共振振幅为3.769mm,最小共振振幅为2.063mm,与线性响应的振幅相比,最大降幅为11.483%,平均降幅

为4.684%。刚度失谐强度σE=10%时,共振振幅最大为3.946mm,最小为1.966mm,与线性响应的振幅

相比,最大降幅为12.879%,平均降幅为6.967%。由上述数据可见,在失谐叶盘中干摩擦阻尼结构仍然能够

对共振幅值起约束作用,且对失谐量大的系统更为明显。

3.2 局部化因子

为了明确摩擦阻尼结构对失谐叶盘系统振动局部化的影响规律,引入局部化因子,定量地对叶盘能量集

中的程度进行描述。本文用失谐叶盘中叶片的最大振动位移与其他叶片的平均振动位移的差值来定义局部

化因子L,其表达式[10]为

L=
A2
max-

1
N -1

 ∑
N

i=1,i≠j
A2

i

1
N -1

 ∑
N

i=1,i≠j
A2

i

, (8)

式中:N 为叶片数目;Ai 为叶盘中第i支叶片的响

应振幅;Amax为叶盘中最大的响应振幅;j 为叶盘中

最大响应振幅所对应的叶片编号。通过局部化因子

可以描述叶盘中最大的叶片振动能量与其他叶片的

平均振动能量之间的差异。
运用振动响应局部化因子分别计算自由失谐叶

盘系统和干摩擦阻尼结构的失谐叶盘系统的振动响

应局部化程度,结果如表1所示。

表1 失谐叶盘系统振动响应局部化因子

Tab.1 Localizationfactorofvibrationresponse

失谐叶盘系统
局部化因子

σE=5% σE=10%

自由振动 0.842 0.917

非线性干摩擦振动 0.806 0.876

  由表1可知,因围带相互接触而产生的干摩擦力使得系统的局部化因子数值下降(分别下降4.28%和

4.47%),这表明干摩擦阻尼结构在一定程度上可改善失谐叶盘系统的振动局部化问题,且对大失谐量同样有效。
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3.3 接触面非线性摩擦力

以刚度失谐强度σE=10%时的叶盘为例,随机选取该叶盘上的3支叶片绘制了围带接触界面上x,y 方

向摩擦力的迟滞回线以及摩擦力在一个运动周期上的分布曲线,如图7所示。
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c） 第 10 支叶片接触界面上 x 方向a） 第 1 支叶片接触界面上 x 方向
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b） 第 1 支叶片接触界面上 y 方向
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f） 第 18 支叶片接触界面上 y 方向

图7 叶片接触界面上摩擦力迟滞回线

Fig.7 Hysteresislooponthecontactinterfaceofdifferentblade

由图7不难看出,x 方向和y 方向的摩擦力迟滞回线的形状和大小存在差异。由于摩擦力迟滞回线的

面积代表干摩擦阻尼结构消耗叶片振动能量的大小,因此,干摩擦阻尼结构对失谐叶盘中每支叶片的减振效

果存在差异。

4 干摩擦阻尼参数对失谐叶盘系统的影响

振动过程中影响接触面相对运动和接触面接触状态转换的因素有很多,本文主要以接触面初始正压力

和摩擦系数为例,分析其对含干摩擦阻尼结构失谐叶盘系统的振动特性的影响规律。

4.1 接触面初始正压力对振动响应的影响

围带叶片在工作过程中,围带间的预紧力和转动时预扭叶片产生的扭转恢复力使得围带之间产生一定

的压力,该压力直接影响叶片振动过程中摩擦接触面之间接触状态的转换,对研究干摩擦阻尼结构减振具有

重要的意义。以刚度失谐强度σE=10%为例分析接触面初始正压力对失谐叶盘振动响应的影响规律。在

不同的初始正压力下,叶盘上某3支叶片在一阶固有频率附近的幅频响应曲线如图8所示。所选取的3支

叶片分别是图6中共振响应幅值最大的叶片(叶片1)、共振响应幅值最小的叶片(叶片2)以及考虑非线性

摩擦力之后与线性情况相比降幅最大的叶片(叶片3)。
图8中的3幅图变化趋势相似,随着接触面初始正压力的增大,共振频率一直增大,共振幅值先减小后

增大,在变化的过程中都存在一个最优值使振动响应最小,但最优初始正压力的值却不相同。对应某一相同

的初始正压力值,如n0=30N,叶片1的减振效果好,而叶片2和叶片3却没有达到最佳减振效果,可见从

控制的角度出发,使用完全一致的参数设计并不能使整个叶盘的运行效果达到最佳。因此,在进行失谐叶盘

的减振设计时需要考虑叶片控制参数与叶片自身振动情况的相互匹配问题,即寻求每支叶片的最优控制参

数,使整个系统的控制效果达到最佳。

6



第1期 刘雅琳,等:干摩擦阻尼结构对失谐叶盘振动局部化的约束作用

3.0

2.5

2.0

1.5

1.0
175 180 185 190 195

2.5

2.0

1.5

1.0

195 200 205 210 215

5.0

4.0

3.0

2.0

1.0
175 180 185 190 195

频率/Hz频率/Hz频率/Hz

振
动
响
应
×1

03
/m

Linear
n0=10 N
n0=20 N
n0=30 N
n0=40 N
n0=50 N
n0=80 N

Linear
n0=10 N
n0=20 N
n0=30 N
n0=40 N
n0=50 N
n0=80 N

Linear
n0=10 N
n0=20 N
n0=30 N
n0=40 N
n0=50 N
n0=80 N

c) 叶片 3b) 叶片 2a) 叶片 1

振
动
响
应
×1

03
/m

振
动
响
应
×1

03
/m

图8 σE=10%时不同初始正压力下的频响曲线

Fig.8 FrequencyresponsecurvesunderdifferentinitialnormalloadwhenσE=10%

4.2 接触面摩擦系数对振动响应的影响

摩擦接触面所能提供的最大摩擦力取决于摩擦系数和法向正压力的大小,因此不同的摩擦系数将影响

接触状态发生改变时的临界条件,进而影响接触摩擦力的大小,最终影响干摩擦阻尼的减振效果。以刚度失

谐强度σE=10%为例分析接触面摩擦系数对失谐叶盘振动响应的影响规律。图9为不同接触面摩擦系数

条件下叶盘上某3支叶片在一阶固有频率附近的响应曲线。
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图9 σE=10%时不同摩擦系数条件下的频响曲线

Fig.9 FrequencyresponsecurvesunderdifferentfrictioncoefficientwhenσE=10%

图9a)中,摩擦系数从0.2增加到0.4,振幅从4.022mm减小到3.880mm,降幅为3.531%。图9b)中,
摩擦系数0.2增加到0.4,振幅从2.045mm减小到1.901mm,降幅为7.041%。图9c)中振幅下降不明显。

3幅图中的共振频率都明显增大。可以看出,摩擦系数对系统共振频率和振动幅值都有影响,摩擦系数越大

减振效果越好。对失谐叶盘系统而言,摩擦系数对每支叶片振幅的影响也不相同。

5 结 论

使用抗混叠时频域融合算法和三维微滑移摩擦接触模型对失谐叶盘系统的振动响应进行了研究,并对

重要的接触面摩擦参数在失谐叶盘减振控制中的影响规律进行了分析,结果显示:

1)在计算中考虑干摩擦阻尼结构所产生的摩擦约束力后,叶片共振幅值下降,共振频率增加;摩擦约束

力可降低失谐叶盘系统振动响应的局部化程度,对一般失谐和大失谐同样适用;

2)由于失谐叶盘各叶片间的摩擦约束力不同,使得每支叶片的减振程度有所差异;使用完全一致的参数

设计并不能使整个叶盘的运行效果达到最佳,对失谐叶盘系统进行摩擦减振优化设计时需充分考虑每支叶

片的振动差异及控制参数的匹配问题,即寻求每支叶片的最佳控制参数,从而使整个叶盘的振动最小。
本文仅研究了刚度失谐这一种失谐形式下叶盘的振动特性,并未涉及其他失谐形式及其耦合,摩擦接触

的形式亦比较单一,后续可进行多种摩擦接触形式共同作用下的失谐叶盘控制研究,通过不断丰富研究结

论,为正确理解失谐叶盘系统的振动控制、设计含非线性干摩擦阻尼的叶盘系统提供理论支撑。
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