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摘要：为了研究航空发动机涡轮缘板阻尼块的摩擦接触特性，减小涡轮叶片的振动，采用带圆角的平板接触理论模型进行数

值模拟，推导接触面正压力及切向力的分布，研究接触模型的几何参数对迟滞曲线、切向刚度和能量耗散的影响规律。结果表明：接

触面率为 0 时，存在最大能耗曲线和最大能耗点，并且随着接触面率的增大，迟滞曲线所围面积逐渐变小，每周期能量耗散逐渐减

小；其他参数不变时，接触刚度随法向力的增大呈非线性增大。
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Research on Frictional Contact Characteristics of Turbine Edge Plate Damping Block
WANG Kun, WU Jin-wu, ZHAO Guo-yang, LI Zhi-kuan

渊School of Aircraft Engineering, Nanchang Hangkong University, Nanchang 330063, China冤
Abstract: In order to investigate the frictional contact characteristics of aeroengine turbine edge plate damping blocks and reduce the

vibration of turbine blades, the numerical simulation was carried out by using the theoretical model of the plate contact with flat. The
distribution law of the positive pressure and the tangential force on the contact surface was deduced. The influence of the geometrical
parameters of the contact model on the hysteresis curve, the tangential stiffness and the energy dissipation were investigated. The results
show that there exist a maximum energy consumption curve and a maximum energy consumption point when the contact rate is zero, and the
area of the hysteresis curve and the energy dissipation decrease gradually with the increase of the contact rate. When the other parameters
are constant, the contact stiffness increases nonlinearly with the increase of the normal force.
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0 引言

振动是影响航空发动机涡轮叶片寿命的重要因

素，采取有效措施减小其振动，是航空发动机设计的

关键环节。由于干摩擦阻尼器（缘板、凸肩、叶冠等）具

有减振效果好、对叶片气动性能影响小等特点，广泛

应用于发动机叶片结构设计[1]。Griffin[2]在 1980 年提

出用接触刚度和开始滑动时的摩擦力参数来描述摩

擦阻尼器，并研究每个参数对带阻尼器涡轮叶片共振

响应的影响；Menq 和 Petrov[3-4]使用法向接触刚度、切

向接触刚度和摩擦系数 3 个参数来描述接触模型的

特性；单颖春等[5]总结前人研究的基础上，细致考虑接

触点的运动，提出了几种典型的接触运动模型；漆文

凯等[6]以带缘板阻尼块涡轮叶片为对象，分别采用 2

维整体—局部统一滑动模型，对其减振特性进行研

究,得出阻尼块对叶片能起到调频作用；陈香等[7]通过

试验得出接触紧度、阻尼块的接触面积、材料以及外

部激振力共同影响涡轮叶片的减振效果；李迪等[8]对

带冠涡轮叶片进行了系统试验，得出存在 1 个最优的

接触紧度使得该带冠涡轮叶片的减振效果最佳。

接触模型依据阻尼结构来确定，不同的阻尼结构

对应不同形式的接触模型。在涡轮叶片中一般存在着

阻尼销、凸肩和叶冠等阻尼结构，其中阻尼销为圆柱

体，与叶盘接触面积很小，近似为 1 条线，可假设接触

面为“圆柱 - 平板”接触[9]；而凸肩和叶冠，接触面积较

大，可以假设接触面为“平板 - 平板”接触。
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在航空发动机工作过程中，涡轮缘板阻尼结构从

接触到完全挤压，接触面往往受到很大的接触压力，

产生很小的相对位移，叶片与阻尼块摩擦接触时，切

向力和切向相对位移的迟滞曲线对准确描述叶片振

动特性至关重要。将带有圆角的平冲头压在平板上，

得到带圆角的平板接触模型，从几何模型出发，结合

数学计算推导对涡轮缘板阻尼块摩擦接触的特性进

行研究，利用该接触模型推导接触面间的法向正压力

和切向力的分布规律，并进一步研究模型几何参数的

影响，得出模型参数对迟滞曲线、切向刚度和能量耗

散的影响规律，为涡轮叶片阻尼器的设计提供参考。

1 研究对象及模型建立

1.1 研究对象

以常见带缘板阻尼块

的涡轮叶片为研究对象，

如图 1 所示。

1.2 模型假设

各接触体为各向同性

弹性材料；接触形成的矩

形 面 具 有 较 大 的 纵 横

比———d/b；忽略有限长平

板的边缘效应，接触面上

的正压力和剪切力沿 Y 方向（轴向）均匀分布。

1.3 模型参数

将带有圆角的平冲头

压在平板上来描述涡轮叶

片的接触状态，建立涡轮

缘板阻尼接触模型，如图

2 所示。其中 d 为叶片的

纵向宽度；R 为圆角半径；

b 为施加法向压力后沿 X
向的接触长度；Fn 为压头

所受的法向力；T子 为压头

所受的切向力。

2 模型计算

2.1 2 维模型中法向力和

切向力的分布

根据图 2 接触模型，

沿 Y 向取 1 个单位长度平

板进行力学分析，2 维接触

模型如图 3 所示。

图中：T 和 F对应着单位长度的切向载荷和法向

载荷；e 为模型施加切向载荷后接触面沿 X 向的黏滞

长度。接触面的法向力 F（x）沿 X 向的分布可写为[10]

aF（x）
F = 2/x仔-2茁0-sin 2茁0

{（仔-2茁0）cos x+

ln sin（x+茁0）
sin（x-茁0）

sin x

tan x+茁0

2
tan x-茁0

2

sin 茁0蓘 蓡 } （1）

b/a=sin 茁0，根据公式应用 Matlab 进行数值计算，

将纵坐标以（F/a）进行归一化，横坐标以接触长度 a
进行归一化，得到不同几何参数 b/a下法向力沿 X 向

的分布，如图 4 所示。

从图中可见，当 b/a=0 时，未施加法向载荷时的

初始接触长度 a=0，此时带有圆角的平板接触为圆柱

面线接触。随着 b/a的增大，接触面两侧的法向力峰

值 max[F（x）]增大，接触长度中心的法向力 min[F（x）]
减小。当增大到 b/a=1 时，平板在 X 向的接触长度不

随法向载荷 F的改变而改变，此时平板的圆角半径

R=0，接触转化为理想平板接触。对于给定法向载荷

F，在不同切向载荷 T 作用下,将纵坐标以 滋F/a进行

归一化，其中 滋 为常数，横坐标以 a进行归一化，得

到切向力 T（x）沿 X 向的分布，如图 5 所示。

从图中可见，切向力分布与法向力分布类似，接

触边缘切向力较大，接触中心切向力最小。并且随着

图 1 带缘板阻尼块的

涡轮叶片

图 2 涡轮缘板阻尼块

3维接触模型

图 3 2维接触模型

图 4 法向力 F（x）沿 X向的分布

图 5 切向力 T（x）沿 X向的分布
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切向载荷 T 的增大，接触边缘和接触中心的切向力 T
（x）同时增大，直至发生宏滑。这是因为当 T/滋F<1 时，

滑动最先在接触边缘发生，e 为接触区域在 X 向的黏

滞长度。此时对于 e≤|x|≤a的点，接触状态为滑动状

态，对于 |x|≤e 的点，接触状态为黏滞状态；而当接触

物体作用有切向载荷时，在接触边缘处 T（x）/F（x）将
趋向于无穷大，因此滑动总是首先发生在接触边缘。

2.2 接触面切向力与切向相对位移

在上述分析 2 维接触

模型法向力和切向力分布

的基础上，进一步研究切

向力与切向相对位移的关

系，半空间局部受到切向

力分布力 tx 作用，如图 6

所示。

利用 D.A. Hills[11]方法可获得切向力和切向相对

位移的关系，计算得出迟滞曲线，则位移为

sx=（1+f）
2仔E 蓦 tx（n，m） 1

r + 1-2f
r+z +（n-x）2

r3 -（1-2f）（n-x）2

r（r+z）2蓘 蓡dndm
sy=（1+f）

2仔E 蓦 tx（n，m）（n-x）（m-y）
r3 -（1-2f）（n-x）（m-y）

r（r+z）2蓘 蓡dndm （2）

sz=（1+f）
2仔E 蓦 tx（n，m）（n-x）z

r3 -（1-2f）（n-x）2

r（r+z）2蓘 蓡dndm
式中：r2=（x-n）2+（y-m2）+z2；（n, m, f）为受力点的坐

标；r 为受力点到接触中心的距离。

沿 x 方向令 x=y=z，得到接触中心的位移 sx

sx=（1+f）仔E
a

-a乙 tx（n）
d/2

-d/2乙 1-f
（n2+m2）1/2 + fn2

（n2+m2）3/2蓘 蓡 dndm（3）

由于接触面法向力和切向力的分布是关于接触

中心线对称可得

2
d/2

0乙 1-f
（n2+m2）1/2 + fn2

（n2+m2）3/2蓘 蓡 dm=

2（1-f）ln[s+（n2+m2）]+f n
（n2+m2）1/2蓘 蓡

0

b/2

（4）

考虑到 d垌a和 -a≤n≤a，有 d垌n，将式（4）进一

步简化为

2
d/2

0乙 1-f
（n2+m2）1/2 + fn2

（n2+m2）3/2蓘 蓡dm艿2（1-f）ln d
n +f蓘 蓡 （5）

将式（5）代入式（3）得

sx=- 2（1-f2）仔E
a

-a乙 tx（n）ln n
d dn+ 2（1-f2）仔E （ln d

a + f
1-f ） （6）

由式（6）可知，局部半空间受到切向分布力作用

后，接触中心的切向相对位移可表示为

啄x=sx1-sx2= 2仔E* -
a

-a乙 tx（n）ln n
a dn+ ln d

a + f
1-f蓸 蔀蓸 蔀 （7）

式中：E*=2（1-f2）/E，E 为每循环能量耗散量。

由式（7）得到切向接触刚度 kd。法向接触刚度 kn

可由 Mindlin[12]球接触中切向和法向接触刚度关系得

到，即

kn=
2-f

2（1-f）kd （8）

3 数值分析

3.1 迟滞曲线

阻尼系统的能量耗散取决于迟滞曲线围成的面

积，切向载荷 T 代入式（7）得到和相对切向位移 啄 的

单调曲线，根据 Masing 理论[13-14]获得微滑动时的完整

迟滞环，数学表达式为

啄s（T）=啄*-2d T*-滋F
2蓸 蔀

啄n（T）=-啄s（-T） （9）

式中：啄s 为卸载时的切向位移；啄n 为加载时的切向位移。

Masing 理论的初始加载曲线包含迟滞环的所有

特性，在宏滑动区域的迟滞曲线通过水平延长宏滑动

初始时的点获得，得到归一化后切向力和相对位移曲

线如图 7 所示。

在带圆角的平板 3 维接触模型条件下，进一步研

究不同几何参数对迟滞曲线的影响规律。从式（7）获

得的迟滞曲线主要依赖于以下 2 个参数：b/a和 d/a。
给定 d/a时，计算绘制得到不同 b/a条件下的迟滞曲

线，如图 8 所示。曲线 a/b=0.1，趋于圆柱面线接触；曲

线 a/b=0.9，趋于理想平板接触。在微滑动的条件下，

图 6 半空间局部受载

图 7 不同相对位移时的迟滞曲线
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图 10 接触刚度 -法向力关系曲线

图 9 给定 b/a，不同 d/a时的迟滞曲线

迟滞曲线所围的面积随着 a/b 的减小而增加。因此，

对于 1 个给定位移幅值、法向加载和材料属性的接触

模型，最大的耗散能量通过圆柱面线接触获得，即

a/b=0。

研究不同 d/a对迟滞曲线的影响，给定 b/a，得到

不同 d/a条件下的迟滞曲线如图 9 所示。从图中可

见，d/a仅仅影响迟滞环的的斜率，并不影响迟滞环所

围的面积和单位长度的能量耗散。

3.2 接触刚度

迟滞曲线描述了该接触模型的动态特性，而摩擦

阻尼的接触刚度能直接影响到叶片的振型模态，进一

步研究几何参数 b/R 对接触刚度的影响，通过计算得

到接触刚度与正压力的关系曲线（如图 10 所示）能用

来提取切向接触刚度的准确值，接触刚度与正压力的

关系曲线由式（8）得出，当法向加载不变时，随着 b/R

的增大，切向接触刚度增大。当 b/R 不变时，随着法向

力的增大，切向接触刚度逐渐变大。这是因为法向力

增大，接触面积变大，所以切向接触刚度增大。

3.3 能量耗散

摩擦阻尼装置是通过接触面上的摩擦力在振动

过程中不断耗散能量，来达到减振的目的，可用单个

振动循环中耗散的能量来评价阻尼器的减振效果[15]。

Mindlin[16]分析在 1 个循环加载过程中切向力与耗散

能的比例，试验结果也验证了这个关系[17-18]。能量耗散

与切向力的关系曲线能得到摩擦阻尼能量耗散的情

况，阻尼器耗散的能量等于迟滞曲线围成的面积，每

个循环的耗散能量等于 4 倍的从零加载到最大所耗

散的能量，即

E=4d
LSLIP

乙 sx（x）T（x）dx （10）

因为 Tt=滋F（x），所以式（10）可以写为

E=4d
LSLIP

乙 sx（x）滋F（x）dx （11）

式中：F（x）为法向分力。

两接触物体材料属性相同，在接触时的相对滑动

位移为

s（x）=-2 2（1-f 2）仔E
b

-b乙 tx（n）ln x-n dn+C1 （12）

当 |x|≤e 时，s（x）=0，可求得常数项 C1。

对于初始加载曲线，已知切向力分布 T（x）和接

触面的相对滑动幅值 s（x），根据 2 维接触模型得到

给定 d/a条件下，涡轮缘板阻尼结构的能耗曲线，如

图 11 所示。从图中可见，当 d/a一定时，b/a=0 为面线

接触最大能耗曲线，且存在最大能耗点。在文献[18]给

出的不同加载力下，阻尼结构每周期的能耗曲线，将

坐标归一化后，如图 12 所示。

文献 [18] 的能耗曲线基于试验参数测定计算得

出，试验接触为弧面顶辊滑块与平面滑块的接触，平

板滑块夹持于上下弧面顶辊滑块，法向力与切向力分

图 8 给定 d/a，不同 b/a时的迟滞曲线
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图 11 能量耗散曲线 图12 每周期能量耗散曲线[18]

别加载于弧面顶辊滑块和平面滑块，符合验证本文接

触模型能量耗散规律的试验条件。试验中法向力加载

的存在导致接触几何参数的改变，等效为模型参数

b/a的变化，对比 2 个图可见，二者能耗曲线变化规律

一致。因此该接触模型能较准确描述涡轮阻尼块的摩

擦接触能耗规律，考虑到具体接触参数的差异，仅能

从定性角度对比二者能耗曲线的变化规律相符，定量

研究需进一步完善。

4 结论

（1）涡轮缘板阻尼块接触面法向力和切向力沿滑

移方向面分布规律相同，最小值和最大值分别出现在

接触中心和滑移边缘，且接触滑移总是首先出现在接

触边缘。

（2）当法向加载不变时，随着 b/R 的增大，切向接

触刚度增大。当 b/R 不变时，随着法向力的增大，切向

接触刚度逐渐变大。

（3）利用本文接触模型推导出几何参数对迟滞曲

线的影响。当 b/a=0 时存在最大能耗曲线和对应的最

大能耗点，并且随着 b/a的增大，接触模型逐渐从圆

柱面线接触转化为理想平板接触，迟滞曲线所围面积

逐渐变小，耗散能量逐渐减小。能耗曲线与相关文献

能耗曲线变化规律相符。
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