基于微动滑移摩擦模型的失谐叶盘系统振动分析
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摘要：在航空发动机叶-盘系统中，由于叶片失谐导致严重的振动局部化，造成局部叶片的高周疲劳，拟采用增加叶根干摩擦的方法降低失谐叶-盘系统振动幅值、减轻其振动局部化程度。基于微动滑移摩擦模型建立叶根阻尼器干摩擦力本构关系，采用等效椭圆代替阻尼器力与位移函数关系的迟滞回线，获得阻尼器的等效阻尼、等效刚度；将等效阻尼、等效刚度作用于叶-盘系统集中参数模型上，建立单个扇区三自由度整周失谐叶-盘系统动力学方程；采用谐波平衡法对其进行振动特性分析，讨论了叶根干摩擦对失谐叶盘系统振动特性的影响。结果表明：叶根摩擦能显著降低系统共振幅值；有叶根摩擦系统较无叶根摩擦系统的共振峰在频率上延后；增加叶根摩擦可有效降低失谐叶-盘系统的振动局部化程度。
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引  言
航空发动机叶盘结构通常具有循环对称性，但由于加工误差、材料性质等原因，每个叶片特性不可避免地存在微小差异，即失谐[1]。失谐破坏了结构的循环对称性，导致其振动能量集中在一个或几个叶片上，使这些叶片的振幅达到其他叶片振幅的几倍，造成局部叶片的高周疲劳失效[2-5]，对整个叶盘结构的正常运行构成严重威胁，因此如何采取有效措施减小失谐引起的振动局部化现象，具有重要实际意义。
采用叶根阻尼器等结构形式，人为地增加干摩擦阻尼是抑制叶片振动的一种有效手段。阻尼结构的存在使得叶片系统成为一个变刚度、变阻尼的非线性时变动力学系统，给叶片的动力特性研究带来许多困难，其困难主要在于如何建立摩擦界面摩擦力的本构关系，以及如何求解叶片非线性振动响应。描述摩擦界面上摩擦力本构关系的模型主要有宏滑移模型和微滑移模型。宏滑移模型简洁、便于计算，得到了广泛应用，但当正压力较大、接触面较大、或相对滑移很小时，宏滑移模型无法正确反映摩擦界面摩擦力。微滑移模型始于上世纪60年代，它采用多点接触来描述摩擦接触状态，Iwan给出了接触面串/并参数模型，Menq等在此基础上提出了含弹塑性剪切层的微滑动模型[6]，并应用于动力学分析中研究了叶片围带间的阻尼。随后，Csaba对Menq的模型进行了改进，取消了剪切层[7]。文献[8]基于单边微滑移解析模型，建立了阻尼器干摩擦力的本构关系，采用等效刚度和等效阻尼对干摩擦力的非线性特征进行了线性化处理，对简化的带阻尼器单一叶片进行了强迫振动响应分析。文献[9]基于谐波平衡法与快速傅立叶变换技术,采用宏滑移非线性干摩擦力模型,对含有非线性干摩擦阻尼的失谐叶-盘系统的受迫响应进行了仿真计算。
目前多数采用宏滑移模型分析含有干摩擦阻尼的失谐叶-盘系统的受迫响应，少数采用微滑移模型讨论了叶根非线性干摩擦对一或几个叶片的影响，而对整周失谐叶-盘系统的影响还比较少。本文基于微滑移非线性干摩擦力模型，对含有叶根非线性干摩擦的失谐叶-盘系统的振动特性进行了分析讨论。

1  微动滑移摩擦模型
本文采用文献[8]的单边微滑移解析模型，建立阻尼器干摩擦力的本构关系。为了计算各叶片的幅频响应特性曲线，需要将阻尼器的非线性特征简化，本文采用文献[10]的简化方法，用等效椭圆代替阻尼力与位移函数关系的迟滞回线。由此得出阻尼器的等效阻尼和等效刚度为：
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          （1）
式(1)中各参数意义详见文献[8]。

2  基于微动滑移摩擦模型的失谐叶-盘系统动力学模型

将微动摩擦模型简化为等效刚度和等效阻尼作用于叶-盘系统集中参数动力学模型，如图1所示。
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分别表示第
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扇区叶片、叶片根部和轮盘的等效质量，
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分别表示第
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扇区轮盘和叶盘接触刚度，
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扇区叶片等效刚度和等效阻尼，
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和
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扇区摩擦阻尼器等效刚度和等效阻尼，
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F

为作用在第
[image: image16.wmf]i

扇区的激振力，
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k

则表示各子结构扇区间的耦合刚度。
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图1 考虑摩擦阻尼力的失谐叶盘系统集中参数模型
设质量
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的位移分别为
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，则叶片轮盘系统第
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扇区的动力学方程为：
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（2）
设叶片数
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，则整个叶-盘系统的动力学方程为：                     
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其中：
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3  基于微动滑移摩擦模型的失谐叶-盘系统动力学特性分析
设方程(3)的解为:
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                                        （4）                   

叶片轮盘系统受迫振动激振力为：
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式(5)中
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为激振频率，下标
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表示所施加激振力的叶片位置
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为相角，n为叶片数，
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为激振力阶次。
同时定义复刚度
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，将式(4)，(5)代入方程(3)，则：
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    （6）                    

式中：
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所以：
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由于
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是激振力频率
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和滑移长度
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的函数。由微滑移解析模型可知，滑移长度
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又是阻尼器右端的位移
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的函数[8]。在物理上集中质量
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扇区阻尼器右端的位移
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相等，因此可用迭代法求出各阻尼器的最大滑移长度
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，进而可以求出各个自由度处的响应。微动滑移摩擦阻尼影响下的系统受迫振动幅频响应计算流程图如图2所示。
取无量纲化系统参数：各叶片等效质量
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的取值为6，无量纲激振频率
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的取值范围为0.90-1.20。
失谐系统的失谐量通过对叶片刚度的随机正态分布引入，并随机选取正态分布中标准差为5%的一个样本进行分析。各叶片具体对应的刚度失谐量
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 图2 微动滑移摩擦影响下系统受迫振动幅频响应计算流程
表 1 叶片刚度失谐表
	叶片编号
	刚度失谐量
	叶片编号
	刚度失谐量
	叶片编号
	刚度失谐量

	1
	0.020557841
	14
	-0.032715524
	27
	0.000216933

	2
	-0.009249749
	15
	0.044852826
	28
	0.050877566

	3
	0.029795700
	16
	0.001560226
	29
	0.043552688

	4
	0.036990020
	17
	0.096701138
	30
	-0.015593558

	5
	-0.006392322
	18
	-0.108707330
	31
	-0.008144557

	6
	0.019665844
	19
	-0.066431753
	32
	0.007163213

	7
	-0.022174108
	20
	-0.049324557
	33
	-0.051586357

	8
	-0.021369915
	21
	0.136939038
	34
	-0.016058651

	9
	-0.025166284
	22
	0.026401441
	35
	-0.006609768

	10
	-0.061340122
	23
	-0.029055535
	36
	-0.065768005

	11
	0.013855416
	24
	0.000958215
	37
	0.058452897

	12
	0.077313239
	25
	-0.020940493
	38
	-0.072638862

	13
	-0.037593269
	26
	0.061006479
	
	


图3为失谐系统各叶片无量纲幅频特性曲线图，图3中横坐标为无量纲激振频率，即激振频率与线性谐调系统叶片第一阶固有频率比值，纵坐标为叶片无量纲振幅，图3(a)为有摩擦阻尼影响（即非线性系统）的各叶片幅频特性曲线图，图3(b)为无摩擦阻尼影响（即线性系统）的各叶片幅频特性曲线图。从图中可以看出，系统各叶片共振峰值差异明显，发生共振的频率几乎都各不相同，主要是由于叶片失谐程度较大引起的。有摩擦阻尼力影响时系统共振峰在一定区间范围内各叶片共振峰连成片，无摩擦阻尼力影响时系统可以看作两个分散的共振区；有摩擦阻尼影响时系统共振幅值要比无摩擦阻尼影响时小得多。
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图3失谐系统各叶片无量纲幅频特性曲线
图4为系统叶片无量纲激振频率-最大振幅特征曲线有无摩擦影响比较图。图中横坐标为无量纲激振频率，纵坐标为叶片无量纲最大幅值，从图中知，有摩擦阻尼影响时系统共振峰值较无摩擦时明显降低，无摩擦阻尼影响时，无量纲激振频率为0.999时，发生共振，峰值为292.4；有摩擦阻尼影响时，无量纲激振频率为1.143时，发生共振，峰值为119.5。共振峰值由无摩擦阻尼影响时的292.4降低到有摩擦阻尼影响时的119.5，降低幅度高达59%；有摩擦影响时系统共振区、共振峰较无摩擦影响时后移，无摩擦阻尼影响时，失谐系统的共振频率略小于线性谐调系统叶片第一阶固有频率，有摩擦阻尼影响时，失谐系统的共振频率为线性谐调系统叶片第一阶固有频率1.143倍，但在共振区宽度上没有明显变化。
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图4 系统叶片最大振幅-频率曲线有无摩擦比较
分析增加叶根摩擦对失谐叶-盘系统振动局部化程度的影响，引入如下振动局部化因子[11]：
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      （8）
式中：
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为叶片数，
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为具有最大幅值的叶片序号，其最大幅值为
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x

。该振动局部化因子描述了叶-盘系统中最大的叶片振动能量与其它叶片的平均振动能量之间的相对差异。

无叶根摩擦失谐叶-盘系统共振时振动局部化因子为
[image: image88.wmf]7.91
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=

，有叶根摩擦失谐叶-盘系统共振时振动局部化因子为
[image: image89.wmf]5.09
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=

，因此，增加叶根摩擦可以有效降低失谐叶-盘系统的振动局部化程度。

4  结  论

本文在微动滑移摩擦模型的基础上建立了整周失谐叶-盘系统动力学模型，并采用谐波平衡法对该模型进行了强迫振动响应分析，讨论了叶根非线性干摩擦对失谐叶盘系统振动特性的影响。分析结果表明：叶根摩擦能显著降低系统共振峰值；同时非线性系统较线性系统的共振峰在频率上延后；但在共振区宽度上没有明显变化；增加叶根摩擦可以有效降低失谐叶-盘系统的振动局部化程度。
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Analysis on vibration of mistuned bladed disk system based on microslip friction model
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Abstract: The vibration localization is caused by mistuned of blade, then it will develop high cycle fatigue in local blade of the aero-engine bladed disk system. The method of increasing friction existing in blade root is used, which decrease the amplitude and vibration localization degree of bladed disk system. Based on a microslip friction model, the constitutive relation of damper friction force is formulated. The hysteresis loop expressing force and displacement relation of damper is instead by a equivalent oval. And the equivalent damp and stiffness are calculated, they can be acted on lumped mess model of bladed disk system. Dynamics equation is established in single sector with 3-DOF. The harmonic balance method is applied to analysis vibration characteristics, and the effect of dry friction on vibration properties of mistuned bladed disk system is discussed. The results show that resonance peak value can be decreased remarkably by the friction existing the blade roots. Meanwhile, comparing the position of resonance peak between the system with friction and without, it is found that the first one is hysteretic. The degree of vibration localization can be decreased effectively by increasing blade root friction.
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