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摘　要:为提升涡轮叶片缘板阻尼器设计水平,对比BＧG(bladetoground)型阻尼器和切向无约束

BＧB(bladetoblade)型阻尼器结构,提出了一种基于刚度设计的BＧB型缘板阻尼器结构.在动力

学建模中重点分析了相邻叶片缘板和阻尼器之间总的正压力随阻尼器与左、右叶片缘板间相对运

动在左、右缘板间的分配,给出了基于阻尼器运动的正压力分配方法;通过数值仿真分析了正压力

分配对系统振动响应的影响,并重点讨论了阻尼器刚度、外激励相位差、正压力以及外激励幅值对

系统减振特性的影响.仿真结果表明,在左、右叶片缘板与阻尼器完全粘滞和左、右叶片相对阻尼

器对称同步振动的工况下可以将正压力按照平均分配处理;相比于切向无约束的BＧB型阻尼器和

刚性的BＧG型阻尼器,所提出的基于刚度设计的缘板阻尼结构具有更优的减振性能.因此,研究

结果提升了涡轮叶片缘板阻尼器接触正压力计算的准确性,拓展了阻尼器设计思路,可为同类阻尼

器设计提供理论和工程参考.
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platformdamperstructurebasedonstiffnessdesignwasproposedbycomparingwithstructuresoftheBＧG(bladetoground)

typedamperandthetangentialunconstrainedBＧB(bladetoblade)typedamper．Inthedynamicmodeling,theallocationofthe
totalnormalloadbetweenthedamperandadjacentplatformswasanalyzedwithrelativemotionsbetweenleftandright

platformsandthedamper,andtheallocationmethodofthenormalloadbasedonthemotionofthedamperwasputforward．
Theinfluenceofnormalloadallocationonthevibrationresponseofthedampedsystemwasanalyzedbynumericalsimulation,

andtheeffectsofdamperstiffness,externalexcitationphasedifference,totalnormalloadandexternalexcitationamplitudeon
thevibrationreductioncharacteristicsofthesystemwerediscussedindetail．Thesimulationresultsshowthatthenormalload
canbeevenlyallocatedwhenthecontactsurfacesbetweenleftandrightplatformsandthedamperarecompletelystickorthe
motionsofadjacentbladesrelativetothedamperarefullysymmetric．TheBＧBtypedamperbasedonstiffnessdesignproposed
inthispaperhasbettervibrationreductionperformancecomparingwiththetangentialunconstrainedBＧBtypedamperandthe

rigidBＧGtypedamper．Thisstudyimprovesthecomputationalaccuracyofthecontactnormalloadbetweentheturbineblade

platformandthedamper,expandsthedesignideaofthedamperandprovidesatheoreticalandengineeringreferenceforthe
designofthiskindofdamper．

Keywords:mechanicaldynamicsandvibration;BＧBtypeunderＧplatformdamper;stiffnessdesign;normalloadallocation;

vibrationreductionanalysis

　　高振动应力引起的涡轮叶片高周疲劳失效一直都是航空发动机振动问题研究的焦点[１].给涡轮叶片附

加干摩擦阻尼器可有效降低叶片振动[２Ｇ３],缘板阻尼器因结构简单、适应高温环境、具有良好减振性能等优势

被广泛应用于航空发动机涡轮叶片减振[４Ｇ６].常见的缘板阻尼器有２种典型结构:BＧG(叶片Ｇ基础)型,叶片

与阻尼器(基础)耦合,叶片之间动力学不耦合;BＧB(叶片Ｇ叶片)型,相邻叶片间通过阻尼器产生动力学耦合.
通常该类阻尼器在叶盘旋转时产生的离心力作用下与叶片缘板紧密接触,当叶片振动时,缘板与阻尼器之间

的相对运动引起的摩擦会耗散振动能量,从而达到叶片减振的目的.
为了提高缘板阻尼器的减振设计能力,国内外研究人员结合阻尼器结构设计进行了广泛研究,主要包含

２个方面:BＧG型缘板干摩擦阻尼器和BＧB型缘板干摩擦阻尼器.对于BＧG型缘板阻尼结构[７Ｇ１０],阻尼器具

有无限大切向约束刚度,相邻叶片之间运动学和动力学不耦合;而BＧB型缘板阻尼结构相邻叶片之间通过

阻尼器干摩擦接触产生运动学和动力学耦合.对于BＧB型缘板阻尼结构,文献[１１ １２]采用集中参数模型

对结构动力学特性进行了探究;SCHWINGSHACKL等[１３]和PESARESI等[１４]采用有限元模型分析了界面

参数的不确定性对阻尼器性能的影响规律.PETROV[１５]在求解非线性干摩擦系统的稳态响应时采用了高

阶谐波平衡法;文献[１６]采用时间积分法通过判断接触状态求解了非线性摩擦力与相对位移.相比时域法,
在稳态响应为周期且不含次谐波情况下高阶谐波平衡法具有显著的计算效率优势;而在系统稳态响应为非

周期或为包含次谐波周期响应时,采用时域法有更好的计算精度;２种方法相互结合、验证可以更好地保证

计算精度和效率.以上BＧB型缘板阻尼结构研究主要针对阻尼器无切向约束刚度(浮空设计),取得了显著

的进展.无切向约束刚度BＧB型和BＧG型缘板阻尼结构分别对应的切向约束刚度为零和无穷大,是否可以

通过切向约束刚度设计提升缘板阻尼器减振性能值得深入研究.
研究表明,在缘板阻尼器的设计中接触面间的正压力是非常关键的参数.李琳等[１７]和 GASTALDI

等[１８]结合BＧG型缘板阻尼结构,研究了正压力对叶片减振特性的影响规律.阳刚等[１９]在建立楔形阻尼器

的动力学模型时引入了法向接触刚度,然后由缘板与阻尼器之间的法向相对位移确定接触压力.ZHANG
等[２０]通过实验对平板阻尼器的接触压力进行了测量,结果表明,振动中叶片缘板与阻尼器间有效接触长度

的变化可以引起接触压力的改变.QU等[２１]基于平板阻尼器推导了一种新形式的摩擦微分方程,推导中将

缘板接触压力假定为离心力的一半.HE等[２２]的研究中对一种T型缘板阻尼器进行了动力学建模,建模中

将阻尼器离心力提供的接触压力平均分配到相邻两叶片缘板上.在工程中,对于BＧB型缘板阻尼结构,叶
片缘板与阻尼器间总的正压力需在阻尼器与左、右叶片缘板间进行分配,分配比例随叶片缘板Ｇ阻尼器间相

对运动变化,可能出现不平均分配,从而影响系统动力学特性.
为提升阻尼器减振设计能力,对比切向无约束的BＧB型缘板阻尼结构和切向约束刚度无限大的BＧG型

结构,本文提出了一种基于阻尼器切向约束刚度设计的BＧB型缘板阻尼结构,另根据整圈叶片安装的循环

对称性取双叶片结构(如图１所示)进行研究.本研究将基于刚度设计的BＧB型缘板阻尼结构简化为三自由
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度集中参数模型开展机理研究,并在系统动力学建模中重点考虑由叶片缘板与阻尼器之间的相对运动所引

起的接触正压力分配,给出基于阻尼器运动的正压力分配计算方法,接触面间摩擦力采用双线性迟滞接触模

型进行模拟;基于二分法捕捉粘滑转换点,提升计算精度,给出变步长的四阶龙格库塔方法的系统动力学分

析程序,并通过数值仿真研究正压力分配对系统振动响应的影响,以及阻尼器刚度、外激励相位差、总正压

力、外激励幅值等关键参数对左、右叶片减振特性的影响规律.

１　基于刚度设计的BＧB型叶片缘板阻尼器系统动力学建模

　图１　基于刚度设计的BＧB型叶片Ｇ缘板

阻尼器系统结构模型

　Fig．１　StructuremodelofBＧBtypebladeplatform
dampersystembasedonstiffnessdesign

图１所示为本文研究的叶片Ｇ缘板阻尼器系统,阻尼结

构由阻尼器和弹性梁组成,弹性梁装配到光滑的叶盘凹槽

中,阻尼器假定为刚性且对称地套在光滑的弹性梁上,弹性

梁不约束阻尼器沿其长度方向的滑动,发动机旋转时阻尼器

依靠离心力沿弹性梁滑动后贴在叶片左、右缘板上且始终保

持接触;另外,接触状态下弹性梁顶端不约束阻尼器转动,只
提供梁在切向振动的约束刚度.定义正交坐标系oxyz固连

在叶盘上,其中x 方向为轴向,y 方向为切向,z 方向为径

向.不考虑外激励频率超临界转速的情况,考虑叶片一弯振

型(在y 方向)下的振动,叶片在x ,z方向的振动较y 方向

振动为小量,可忽略.建立叶片Ｇ缘板阻尼器系统的三自由

度集中参数模型如图２所示.

图２　基于刚度设计的BＧB型叶片缘板阻尼器系统动力学模型

Fig．２　DynamicmodelofBＧBtypebladeplatformdampersystembasedonstiffnessdesign

图２中y１,y２,y３ 分别为左叶片、阻尼器、右叶片在y 方向的振动位移;m１,m２,m３ 分别为左叶片、阻
尼器、右叶片的等效质量;k１,k２,k３ 分别为左叶片、阻尼器、右叶片y 方向的振动刚度;c１,c２,c３ 分别为左

叶片、阻尼器、右叶片相应的线性阻尼系数;Q１,Q３ 分别为作用在左、右叶片上的气流激振力,存在相位差;

N１,N２ 分别为分配到左、右缘板上的正压力;用双线性迟滞模型模拟左、右缘板与阻尼器之间的接触干摩擦

力f１ 和f３;kd 为摩擦接触切向刚度.叶片振动过程中,左、右叶片通过缘板与阻尼器之间的接触力产生相

互耦合.依据振动理论和图２所示的叶片Ｇ阻尼器系统动力学模型,三自由度动力耦合系统的动力学方程为

m１y¨１＋c１y􀅰１＋k１y１＝Q１－f１,

m２y¨２＋c２y􀅰２＋k２y２＝f１＋f３,

m３y¨３＋c３y􀅰３＋k３y３＝Q３－f３.

ì

î

í

ï
ï

ïï

(１)

式(１)中接触干摩擦力f１,f３ 需要结合正压力分配计算和双线性迟滞模型确定,其余参数在后续数值

仿真时均参考工程实际和相关研究给定.
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１．１　正压力分配计算

图３　正压力分配示意图

　Fig．３　Schematicdiagramofthenormal
loadallocation

令阻尼器与两叶片间总正压力为N ,满足N＝ N１＋N２;

N１,N２ 分别为阻尼器与左、右缘板间的正压力.如图３所

示,在平面与平面接触情况下,可假定正压力在接触面上均匀

分布,则N１,N２ 作用线位置可定,应为接触区域(阴影部分)
长度的中点;L 为阻尼器长度,L左 ,L右 分别为左、右缘板与

阻尼器接触区域长度.假定初始时y１ ＝y２ ＝y３ ＝０,L左 ＝
L右 ＝L０(L０ 为左、右缘板与阻尼器接触区域的初始长度),则

初始时L１＝L２＝
L－L０

２
,显然系统开始振动后,由于阻尼器

与缘板不脱离恒有L１ ≥０,L２ ≥０,则:

L左 ＝L０＋y１－y２,

L右 ＝L０＋y２－y３,{ (２)

L１＝
L－L左

２ ＝
L－L０

２ －
y１－y２

２
,

L２＝
L－L右

２ ＝
L－L０

２ ＋
y３－y２

２
.

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(３)

叶片振动过程中,阻尼器运动可简化为平面运动,由平面运动的动力学方程可知:

Icxα＝N２L２－N１L１ , (４)
式中Icx 是阻尼器对过其质心且平行于x 方向轴的转动惯量.工作转速下叶片角速度为常量,角加速度α＝０,
可得:

N１＝
L２

L１＋L２
N,

N２＝
L１

L１＋L２
N.

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(５)

综合以上,由式(３)、式(５)可完成正压力分配的计算.显然正压力分配的结果由叶片、阻尼器间相对位

移决定,对系统振动特性将产生明显影响.

１．２　接触面间干摩擦力的确定

　图４　双线性迟滞干摩擦接触模型

　Fig．４　Bilinearhysteresisdryfrictionmodel

左、右缘板与阻尼器间正压力确定后,由双线性迟滞摩擦

模型确定相应的摩擦力,如图４所示.
图４中,用２根初始无长度且可屈服的弹簧模拟干摩擦

力.以阻尼器与右侧叶片缘板为例,２和３分别为阻尼器和

右缘板对应接触点,b 为接触面滑动触点,yb 描述滑动触点

的位移;初始状态下假定滑动触点b 与触点２,３重合且相对

静止,发生运动后当 y３－yb 小于μN２/kd ,b 点相对于２
点保 持 静 止,否 则 相 对 ２ 点 运 动 且 使 y３－yb 保 持 为

μN２/kd ,同理可建立阻尼器与左缘板间接触摩擦力的模型.
设系统运动初始时y１＝y２＝y３＝yb＝０,左、右摩擦接触刚度

均为kd ,则摩擦力可按照式(６)确定:

f１＝kd(y１－yb),

f３＝kd(y３－yb).{ (６)

可知,当 (y１－yb)或 (y３－yb)改变正负时摩擦力改变方向,符合摩擦力阻碍运动趋势的原理.

２　基于刚度设计的BＧB型缘板阻尼结构动力学特性分析

本文采用数值仿真对基于刚度设计的BＧB型缘板阻尼器结构动力学特性进行研究,包含２个方面:一是

正压力分配对系统振动响应的影响,二是阻尼器关键设计参数对系统减振特性的影响.
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表１　系统的主要参数

Tab．１　Mainparametersofthesystem

参数 取值 参数 取值

m１ ＝m３ ０．２kg μ ０．５

m２ ０．０５４kg ω０ ８００rad/s

k１ ＝k３ ５×１０５N/m L ０．０１５m

c１ ＝c３ ６N􀅰s/m L０ ０．００５m

c２ ６N􀅰s/m kd １．２×１０６N/m

采用四阶龙格库塔时域方法求解动力学方程(１)以
获得系统振动响应,并通过二分法捕捉接触面间的粘滑

转换点,进一步提高计算精度.根据调谐叶片的性质,
可设m１＝m３,k１＝k３,c１＝c３.外激励Q１,Q３ 均取

为简谐力,Q１＝F１sin(ω０t＋α),Q３＝F３sin(ω０t＋β),
正压力分配按照式(３)、式(５)计算,摩擦力按照式(６)计
算.相关参数参考文献[２３]给出,具体见表１.

２．１　正压力分配对系统振动响应的影响

取外激励幅值F１＝F３＝３００N,总正压力N＝２００N.本文以左叶片为例通过对考虑正压力分配和不

考虑分配(平均分配且正压力保持常数)的仿真结果进行对比分析,得到正压力分配对系统振动响应的影响

规律.
阻尼器刚度设计值较小时,取k２＝５×１０４N/m,α＝β＝０(激励无相位差),系统响应等仿真结果如图５

所示.

图５　全过程完全粘滞时系统稳态振动响应特性

Fig．５　Steadystatevibrationresponsecharacteristicsofthesystemundercompletelystickconditioninthewholeprocess

由图５可知,该参数下考虑正压力分配与不考虑分配的结果保持一致.由图５c)可知,系统稳态时摩擦

力Ｇ相对位移迟滞曲线为一条直线,阻尼器与缘板间的接触在整个稳态周期内都处于完全粘滞状态,附加阻

尼器相当于为叶片增加弹性支承,此时阻尼器与２个叶片作为一个整体同步运动,因此２种仿真结果一致.
由图５d)可知,系统响应为周期响应.

阻尼器刚度设计值较大时,取k２＝５×１０６N/m,α＝０,β＝π(相位差为π表示系统外激励对称),系统

的响应等仿真结果如图６所示.

图６　对称荷载下系统稳态振动响应特性

Fig．６　Steadystatevibrationresponsecharacteristicsofthesystemundersymmetricalload

由图６可知,系统２种仿真结果仍保持一致.主要由于系统是对称的,同时受到对称荷载作用,左、右２
个叶片此时发生相向同步振动,等效于正压力平均分配.由图６c)可知,系统稳态的迟滞曲线是标准的平行

四边形(滑动阶段为水平线段),表明２种仿真下缘板与阻尼器间正压力均保持恒定且始终平均分配.由

图６d)可知,系统响应为周期响应.
阻尼器刚度设计值较大时,取k２＝５×１０６N/m,α＝β＝０,系统的响应等仿真结果如图７所示.
由图７可知,２种情况下系统稳态位移时域响应、摩擦力时域曲线、摩擦力Ｇ位移迟滞曲线、系统相图均

有较为明显的差异.由图７a)、图７c)、图７d)可知,相比不考虑正压力分配,考虑正压力分配时叶片位移出

现了一定的整体偏移(静位移).由图７b)、c)均可知,相比不考虑正压力分配时正压力平均且为恒定值,考
虑正压力分配时整个运动过程中正压力一直变化,特别是完全滑动状态.由图７d)可知,系统稳态响应仍为
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图７　k２＝５×１０６N/m,α＝β＝０时系统的振动响应

Fig．７　Vibrationresponseofthesystematk２ ＝５×１０６ N/m,α＝β＝０

周期响应.总之,２种仿真结果下系统动力学特性明显不同,此时系统不处于对称荷载或稳态全过程完全粘

滞,考虑正压力分配与不考虑分配(平均分配且振动过程中正压力为常数)的仿真结果出现较大的差异.
综上３种分析可知,系统处于稳态响应对称或全过程完全粘滞(正压力过大也可导致此工况发生)时,系

统动力学分析可不考虑正压力分配;除了类似特殊工况,系统动力学分析时考虑正压力分配是必要的.

２．２　基于正压力分配的叶片阻尼系统关键设计参数对系统减振特性的影响

针对所提出的基于刚度设计的BＧB型叶片缘板阻尼系统,本文重点研究了阻尼器刚度、外激励相位差、
总正压力以及外激励幅值对系统减振特性的影响.定义Adl,Adr 分别为左、右叶片最大振动位移减幅率,
如式(７)所示,式中y１m ,y３m 分别为左、右叶片稳态响应的最大位移;y′１m ,y′３m 分别为不附加干摩擦阻尼

器时左、右叶片稳态响应的最大位移.

Adl＝
y′１m － y１m

y′１m
,

Adr＝
y′３m － y３m

y′３m
.

ì

î

í

ï
ïï

ï
ï

(７)

　图８　叶片减幅率随刚度比的变化情况

　Fig．８　Variationofbladeamplitudereduction
ratewithstiffnessratio

２．２．１　阻尼器刚度对系统减振特性的影响

取F１＝F３＝３００N,N＝６００N,θ＝π/２,定义阻尼器刚度与

叶片刚度之比γ＝k２/k１,刚度比γ的取值范围为[１０－２,１０２].图８
为叶片减幅率随刚度比γ 变化的仿真结果.

由图８可知,阻尼器的刚度对叶片减振具有显著的影响.左、
右叶片的减幅率均随刚度比γ 的增加出现先增加后减小的变化趋

势,说明存在一个刚度设计范围(阻尼器与叶片的刚度一定程度接

近时),使得阻尼器减振效果最佳,这对工程设计具有重要参考价

值;相比切向无约束的BＧB型阻尼器(刚度比为０)和刚性的BＧG型

阻尼器(刚度比无限大),通过刚度设计的BＧB型阻尼器可以产生更

　图９　叶片减幅率随相位差的变化情况

　Fig．９　Variationofbladeamplitudereduction

ratewithphasedifference

好的减振效果.另外,荷载不对称可以导致左、右叶片的减振效果

存在一定差异.

２．２．２　外激励相位差对系统减振特性的影响

取F１＝F３＝３００N,N＝６００N,k２＝１０６N/m(与叶片刚度

接近),定义２个叶片外激励相位差θ＝α－β,相位差θ的取值范

围为[－π,π].图９为叶片减幅率随相位差θ变化的仿真结果.

由图９可知,２个叶片外激励相位差对系统减振效果有显著

的影响.左、右叶片所受外激励的初相位一致或相差为π时,２个

叶片减振效果一致;相位差在[－π,π]范围变化时,２个叶片减振

效果关于相位呈现对称性,这与系统稳态时外激励和摩擦力综合

作用关于相位具有对称性有关.在外激励相位相同时,基于阻尼

器刚度设计的系统左、右叶片同时具有良好的减振效果.左、右叶

片所受的外激励相位差较大时其减幅率表现出明显的差异.
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　图１０　叶片减幅率随正压力的变化情况

　Fig．１０　VariationofbladeamplitudereduＧ

ctionratewithnormalload

２．２．３　总正压力对系统减振特性的影响

取F１＝F３＝３００N,θ＝π/２,k２＝１０６N/m(与叶片刚度

接近),总正压力N 的取值范围为[５００,８００].图１０为叶片减

幅率随总正压力N 变化的仿真结果.
由图１０可知,左、右叶片的减幅率均随总正压力的变化而

变化.在给定的外激励相位差与阻尼器刚度下,左叶片最佳减

幅率出现在稳态响应全过程完全粘滞状态,此时总正压力比较

大,系统附加阻尼器相当于附加刚度;右叶片最佳减幅率出现

在系统稳态响应存在粘滑转换状态时,此时需要的总正压力比

左叶片达到最佳减幅率时要小;在总正压力较大的情况下,存
在一个正压力范围使得左、右叶片均具有良好的减振效果.

２．２．４　外激励幅值对系统减振特性的影响

取N＝６００N,θ＝π/２,k２＝１０６N/m(与叶片刚度接近),

　图１１　叶片减幅率随外激励幅值的变化

情况

　Fig．１１　Variationofbladeamplitudereduction
ratewithexternalexcitationamplitude

假定外激励幅值F１ ＝F３,取值范围为[５００,８００].图１１为叶

片减幅率随外激励幅值F１ 的变化情况.
由图１１可知,外激励幅值对２个叶片的减振效果均有明

显的影响.在给定的总正压力、阻尼器刚度和相位差下,左、右
叶片的减幅率均随外激励幅值增加出现不同程度的下降,因此

外激励幅值增加时需要更大的正压力以保持相当的减振效果.
从左、右叶片减幅率的差距随外激励幅值的变化情况可知,在
外激励幅值达到４００N 时左、右叶片表现出一致的减幅率,外
激励幅值小于该值时,右叶片减振效果更好,反之则相反.

３　结　语

本文对比BＧG型和切向无约束BＧB型缘板阻尼结构,提出

了一种基于阻尼器切向刚度设计的BＧB型缘板阻尼结构.在

动力学建模中重点研究了叶片Ｇ阻尼器之间的总正压力随阻尼

器与左、右叶片间相对运动在左、右缘板间的分配,给出了基于阻尼器运动的正压力分配方法.编制了基于

变步长四阶龙格库塔方法的系统动力学分析程序,通过数值仿真分析了正压力分配对系统振动响应的影响,
研究了阻尼器刚度、外激励相位差、总正压力以及外激励幅值对基于刚度设计的叶片阻尼器结构减振特性的

影响规律.本文的主要结论如下.

１)除了左、右叶片缘板与阻尼器完全粘滞及系统受对称荷载作用等特殊工况,在BＧB型叶片缘板阻尼

系统动力学分析中考虑正压力分配是必要的.

２)总正压力、外激励相位差及阻尼器刚度均有一个较大的范围使得系统减振效果良好,这对于缘板阻尼

器工程设计具有重要价值.

３)通过阻尼器刚度设计,相比切向无约束BＧB型和BＧG型阻尼结构,本文提出的BＧB型叶片缘板阻尼

结构可以达到更好的减振效果.
本文仅基于集中参数模型对正压力分配的方法及一种基于刚度设计的阻尼器系统减振特性开展了初步

的机理研究,下一步拟将本文的计算理论推广至有限元模型进行研究,以发展一种基于正压力分配的涡轮叶

片干摩擦减振有限元计算方法.
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