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摘要 针对边界非线性、旋转效应和复杂载荷等因素造成的榫连叶盘系统动力学行为难以高效预测的挑

战,提出了一种基于固定界面模态综合法的旋转榫连叶盘系统减缩建模方法.通过在榫接区下覆薄层单元

以捕捉榫槽-榫头间接触行为,同时考虑旋转引入的刚化、软化效应以及榫连接外引入的局部载荷作用,从

而建立了气动载荷激励下轮盘子结构-榫接区-叶片子结构的榫连叶盘整体减缩模型,讨论了叶片和轮盘

截断数对系统前3阶固有频率的作用规律,对比分析了转速和摩擦系数影响下全模型和减缩模型的模态特

性和振动响应特性.研究结果表明:(1)
 

在所研究参数范围内,减缩模型相对于全模型对前3阶固有频率预

测的最大偏差不超过0.6%,临界转速预测最大偏差不超过0.1%;(2)
 

榫接非线性使系统振动响应频谱呈

现为激励频率的倍频,且较小的摩擦系数会导致榫接处滑移,体现为振动响应中出现线性趋势分量.

关键词 榫连叶盘, 旋转效应, 固定界面模态综合法, 模态特性, 振动响应
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Abstract In
 

response
 

to
 

the
 

challenge
 

of
 

efficient
 

prediction
 

of
 

the
 

dynamic
 

behavior
 

of
 

the
 

dovetail-con-
nected

 

bladed
 

disk
 

systems
 

involving
 

boundary
 

nonlinearity,
 

rotating
 

effects,
 

complex
 

loads,
 

etc.,
 

the
 

fixed
 

interface
 

modal
 

synthesis
 

method
 

is
 

applied
 

to
 

the
 

reduced-order
 

modeling
 

of
 

a
 

rotating
 

dovetail-
connected

 

bladed
 

disk
 

system.
 

By
 

introducing
 

thin-layer
 

solid
 

elements
 

on
 

both
 

groove
 

and
 

tenon
 

contact
 

surfaces
 

to
 

capture
 

interference
 

behavior,
 

and
 

considering
 

the
 

rotation-induced
 

stiffening
 

and
 

softening
 

effects
 

as
 

well
 

as
 

the
 

dovetail
 

joint-induced
 

local
 

load
 

action,
 

the
 

reduced
 

system-level
 

model
 

including
 

the
 

disk
 

substructure,
 

dovetail
 

joint
 

zone,
 

and
 

blade
 

substructure
 

under
 

aerodynamic
 

excitation
 

is
 

then
 

established.
 

The
 

influence
 

of
 

the
 

modal
 

truncation
 

numbers
 

of
 

the
 

blade
 

and
 

disk
 

on
 

the
 

first
 

three
 

natu-
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ral
 

frequencies
 

of
 

the
 

reduced
 

system
 

is
 

discussed,
 

and
 

the
 

effects
 

of
 

rotating
 

speed
 

and
 

friction
 

coeffi-
cient

 

on
 

the
 

modal
 

characteristics
 

and
 

vibration
 

responses
 

of
 

both
 

the
 

full
 

and
 

reduced
 

models
 

are
 

com-
pared

 

with
 

each
 

other.
 

The
 

results
 

show
 

that:
 

(1)
 

within
 

the
 

studied
 

parameter
 

range,
 

the
 

maximum
 

deviation
 

of
 

the
 

reduced
 

model
 

in
 

predicting
 

the
 

first
 

three
 

natural
 

frequencies
 

compared
 

to
 

the
 

full
 

model
 

does
 

not
 

exceed
 

0.6%,
 

and
 

the
 

maximum
 

deviation
 

in
 

predicting
 

the
 

critical
 

speed
 

does
 

not
 

exceed
 

0.1%;
 

(2)
 

the
 

nonlinearity
 

of
 

the
 

dovetail
 

connection
 

makes
 

the
 

response
 

spectrum
 

of
 

the
 

system
 

to
 

ex-
hibit

 

multiples
 

of
 

the
 

excitation
 

frequency,
 

and
 

a
 

smaller
 

friction
 

coefficient
 

induces
 

slip
 

between
 

the
 

tenon
 

and
 

the
 

groove
 

thus
 

leading
 

to
 

a
 

quasi-linear
 

component
 

in
 

the
 

vibration
 

response.

Key
 

words dovetail-connected
 

bladed
 

disk, rotating
 

effects, fixed
 

interface
 

modal
 

synthesis
 

method,
modal

 

characteristics, vibration
 

responses

引言
  

榫连结构是航空发动机压气机盘片之间的一

种典型的连接形式.榫连叶盘结构的多变接触行

为、转速相关的旋转效应及复杂载荷环境,对其系

统动力学行为的高效准确预测提出了严峻挑战.因

此,有必要开展针对含复杂接触界面的榫连叶盘结

构动力学行为高效准确评估的研究工作.
针对如何建立能够正确表征界面复杂接触行

为的动力学模型,国内外学者进行了大量研究.曾

海楠等[1]基于集中参数法建立了含干摩擦、间隙的

宏观滑移榫连叶盘非线性动力学模型,研究了非线

性失谐叶盘系统的模态振型及振动响应局部化规

律.马辉等[2]建立了燕尾型榫连叶盘的有限元模

型,通过施加脉冲力模拟叶片-机匣碰摩力,分析

了转速和侵入量对榫连叶盘系统接触特性的影响.
龙伦等[3]采用刚度等效的方法将榫连的非线性接

触简化为轮盘结构与叶片结构节点间的线性弹簧

连接,分析了不同转速下榫连叶盘的振动特性.

Chen等[4]采用一维恒压接触模型来模拟单节点处

的非线性摩擦力,建立了能够反映微观滑移特征的

榫连叶盘结构的简化模型,并将计算结果与参考文

献进行对比,验证了建立模型的有效性.Zhang
等[5]通过实验推导了接触界面的压力分布特性,建

立了考虑时变压力的双摩擦界面榫连叶片动力学

模型,分析了预紧力和接触角对叶片动力学特性的

影响.Tamer等[6]使用了非线性 强 迫 响 应 套 件

(FORSE)建立了榫连叶盘的摩擦接触动力学模

型,研究了不同激励幅值作用下系统的幅频响应和

接触特性.Li等[7]建立了具有多摩擦接触界面的

带有平台下阻尼器的榫连叶盘模型,研究了转速、

预紧力和下平台接触角对榫连叶片振动特性的影

响.Bo等[8]建立了燕尾型榫连叶片的分型接触摩

擦模型,利用多谐波平衡法研究了离心力、摩擦系

数和激励力对燕尾型榫连叶片强迫振动响应的影

响.Botto等[9]基于节点对节点接触弹簧模型建立

了燕尾榫连叶盘有限元降阶模型,通过轴向载荷模

拟离心力作用,结合希尔伯特变换识别振幅依赖模

态参数.研究发现榫头柔性导致接触压力分布不对

称,直接应用理论模型会引入较大误差.
  

上述文献建立的榫连叶盘动力学模型虽可在一

定程度上表征接触非线性行为,但受限于模型简化,

轮盘刚性化假设忽略了榫头-榫槽柔性变形对接

触压力分布的影响;恒压接触模型未能表征外激励

诱发的法向接触压力动态重构等.若需精确表征复

杂接触行为,需基于真实叶盘物理模型构建精细化

有限元结构,并在潜在接触区域设置足量接触对以

同步表征宏-微观滑移状态.然而,精细化建模显

著增加系统复杂度,导致响应求解效率急剧降低,

难以满足工程实时性需求.因此,许多学者在保留

结构非线性行为的基础上开展动力学模型降阶的

研究.采用本征正交分解法,Kim等[10]建立某燃气

轮机榫连叶片的减缩模型,分析了转速和热效应对

系统模态特性的影响规律.Yuan等[11]建立燕尾型

榫连叶片的自适应减缩模型,对比了自适应减缩模

型与基于克雷格-班普顿法减缩模型在不同激励

幅值下的幅频响应,分析了不同摩擦系数和预紧力

对自适应减缩模型动力学特性的影响.阳刚等[12]
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基于迟滞库伦摩擦模型建立了燕尾型榫连叶盘的

有限元降阶模型,并通过在叶尖施加等效离心力来

引入转速对界面接触状态的影响,采用谐波平衡法

分析了激振力和转速对叶片稳态响应振幅的影响.
   

本文以某航空发动机压气机级叶盘结构为研

究对象,建立精细化的柔性轮盘-叶片有限元模

型.在计入旋转效应(包括离心刚化效应与旋转软

化效应)及接触界面边界载荷引起的局部应力强化

基础上,采用固定界面模态综合法对系统进行降

阶.同时,在潜在接触区域建立面-面接触单元,以
同步捕捉宏观与微观滑移状态,并考察不同转速及

外部激励联合作用下法向压力的变化导致接触状

态转变,进而引发接触区域的改变,以精确表征旋

转叶盘榫连界面的复杂接触特性.此外,通过与未

降阶模型对比,讨论模态截断数对榫连叶盘系统固

有频率的作用规律,验证转速和摩擦系数影响下减

缩模型在固有频率和振动响应评估方面的有效性.

1 旋转榫连叶盘系统的模型减缩
 

以航空发动机某级压气机叶盘的1/38扇区结

构为研究对象(见图1),开展旋转榫连叶盘系统的

动力减缩方法及振动特性研究.该系统由轮盘(包
括8108个实体单元)、叶片(包括10

 

041个实体单

元)、榫接区(包括榫头表面的1140个薄层单元、

1140个目标单元和榫槽表面的870个薄层单元、

870个接触单元)三部分组成(见图2).压气机叶盘

材料参数定义如下:杨氏模量E=125
 

GPa,泊松比

υ=0.3,密度ρ=4370
 

kg/m3.

图1 榫连叶盘结构几何尺寸:(a)
 

轮盘结构;
 

(b)
 

叶片结构
Fig.1 Geometric

 

dimensions
 

of
 

the
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture
 

structure:
 

(a)
 

Disk
 

structure;
 

(b)
 

Blade
 

structure

考虑榫连界面非线性以及依赖于转速的旋转

效应(包括离心刚化效应和旋转软化效应),将榫连

叶盘系统拆分成叶片和轮盘两个子结构[见图2
(b)].需要说明的是,子结构中均不包括榫头表面

单元(包括薄层单元和目标单元)和榫槽表面单元

(包括薄层单元和接触单元).当转速为n 时,旋转

子结构i(i为1和2,分别代表叶片和轮盘子结构)

的结构载荷及边界条件设置见图2(a),其运动微

分方程可写为:

Mu··+Du·+Ku=Fext (1)

式中,Mi 为子结构i的质量矩阵;子结构i的切线

刚度 矩 阵 Ki =Ke,i +Knl,i(u0,i),其 中,Ke,i 和

Knl,i(u0,i)分别表示子结构i 的静刚度矩阵和离

心-接触联合作用导致的应力强化矩阵,u0,i 为离

心载荷作用下产生的静变形;子结构i的阻尼矩阵

Di=CR,i+Gi,其中,CR,i 和Gi 分别表示瑞利阻尼

矩阵和科氏力矩阵;u··、u· 和u 分别表示子结构i的

加速度向量、速度向量和位移向量;Fext
i 表示作用

于子结构i的外载荷向量.
  

CR 的计算式如下:

CR =αM +βK

α=2(ξ2/ω2-ξ1/ω1)/(1/ω2
2-1/ω2

1)

β=2(ξ2ω2-ξ1ω1)/(ω2
2-ω2

1)

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁􀪁 (2)

  

式中,ω1=2πf1 和ω2=2πf2 分别为关注频带内

榫连 叶 盘 系 统 固 有 频 率 的 下 界 和 上 界,单 位

为rad/s;f1 和f2 为对应的频率值,单位为 Hz;ξ1
和ξ2 分别为与ω1 和ω2 对应的阻尼比.本研究中

取ξ1=ξ2=0.02,f1=600
 

Hz,f2=2400
 

Hz.
  

基于固定界面模态综合法,将式(3)中子结构

自由度u 按主自由度um 和从自由度us 进行重新

排序,相应的运动微分方程可调整为下式:

Mss Msm

Mms Mmm

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 u··s

u··m

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁

􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 +

Dss Dsm

Dms Dmm

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 u·s

u·m

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁

􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 +

 
Kss Ksm

Kms Kmm

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 us

um

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 =

Fext
s

Fext
m

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁

􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 (3)

式中,下角标“s”和“m”分别表示与主自由度和从自

由度相关的项.本研究中,子结构的主、从自由度设

置如下:叶尖节点Tk(k=1,…,4)、叶片子结构的榫

头表面节点和轮盘子结构的榫槽表面节点均定义为

主节点,其余节点定义为从节点[见图2(b)].
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图2 旋转榫连叶盘系统的减缩流程图

Fig.2 Schematic
 

of
 

reduced
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture

子结构物理自由度u 和广义自由度q 间关系

定义如下:

u=
us

um

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 =

Φss  js Φsm

0ms Imm

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 qs

qm

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 =Φq (4)

式中,Φss= -K-1
ssKsm;(Φss)js 表示保留子结构前js

阶主模态;Φsm 为约束模态;Imm 表示m 阶单位矩阵.
将式(7)代入式(6),可得子结构的降阶动力学

方程如下:

M
^
q
··
+D

^
q
·
+K

^
q=F

^ (5)

式中,M
^

=ΦTMΦ,D
^
=ΦTDΦ,K

^
=ΦTKΦ 和F

^
=

ΦTFext.可以看出,子结构进行降阶后的矩阵维度

为m+js.
通过界面位移协调方程将子结构和接触界面

(未减缩部分)进行矩阵组集,从而可构建旋转榫连

叶盘系统的减缩模型,相关详细减缩流程见图2.

2 旋转榫连叶盘系统动力学特性分析
  

采用罚函数法建立旋转叶盘榫连接触模型,同

时,在保证模型精度前提下为了尽可能实现自由度

大幅缩减,于榫接处采用薄层单元上覆接触单元的

方法进行接触行为的准确捕捉,而在远离榫接处分

别建立叶片和轮盘的子结构模型[见图2(b)].

2.1 模态特性分析

2.1.1
 

模态截断数影响
  

由于旋转榫连叶盘减缩模型需分别建立叶片和

轮盘的预应力子结构,因此,需分别讨论叶片截断数

jb 和轮盘截断数jd 对其固有特性的影响规律.当摩
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擦系数μ=0.3时,图3(a)~(c)和图4(a)~(c)分别

给出了n=4000
 

r/min和n=20000
 

r/min时减缩模

型前3阶固有频率fi(i=1,2,3)随jb 和jd 的变

化规律;图3(d)和图4(d)则基于减缩模型绘制了

fi(i=1,2,3)的收敛偏差Ei 随jb 和jd 的变化规

律,Ei 的定义如下:

Ei(jb,jd)

 = fi(jb,jd)-fi[max(jb),max(jd)]
fi[max(jb),max(jd)]

×100%

(6)
 

由图3(a)~(c)和图4(a)~(c)可以看出,jd
给定时,fi(i=1,2,3)随jb 增加逐渐趋于稳定;jb
给定时,jd 变化对fi(i=1,2,3)几乎不产生影响.
这主要是由于轮盘刚性远大于叶片刚性,导致榫连

叶盘系统模态以叶片模态为主导.图3(d)和图4
(d)表明当jb≥9,jd≥1时,基于整体减缩模型获得

的前3阶固有频率[见图3(a)~(c)和图4(a)~(c)

中A1、A2、A3]的Ei(i=1,2,3)均小于1%,特别地,

低转速条件下(n=4000
 

r/min),jb 对f2 的收敛性

影响较大,而高转速条件下(n=20000
 

r/min),jb 对
  

图3 jb和jb对减缩模型固有频率的影响(n=4000
 

r/min)
Fig.3 Effects

 

of
 

jb and
 

jb on
 

natural
 

frequencies
 

of
 

the
 

reduced
 

model
 

(n=4000
 

r/min)

图4 jb和jb对减缩模型固有频率的影响(n=20000
 

r/min)
Fig.4 Effects

 

of
 

jb and
 

jb on
 

natural
 

frequencies
 

of
 

the
 

reduced
 

model
 

(n=20000
 

r/min)

f3 的收敛性影响较大.本文研究中,取jb=9,jd=
1进行减缩模型后续动力学特性的分析.

表1对比了全模型和减缩模型在n=4000
 

r/min
和20000

 

r/min时的前3阶固有频率.从表中可以

看出,高、低转速下基于整体减缩模型的前3阶固

有频率和基于全模型所获结果均吻合较好,最大误

差不超过0.13%,从而证明了所选取轮盘截断数

jd=1和叶片截断数jb=9的合理性.
2.1.2

 

转速和摩擦系数影响
  

转速n和摩擦系数μ对榫连叶盘系统前3阶固

有频率的影响规律见图5.由图5(a)和图5(b)可知,

n一定时,f1 随μ 增加而缓慢增大,但变化相对较

小,而μ 一定时,f1 随n 增加而迅速增大;n 较小

时,f2 随μ增加呈显著上升趋势,当n 继续增加且

μ达到一定值时,f2 随μ 增加不明显,且n值越高,

f2 出现增速放缓现象时μ 越小;n 较小时,f3 随μ
增加而缓慢增大,但变化相对不明显,随着n继续增

加,f3 随μ增加而呈显著上升趋势.总的来讲,μ 对

f1 影响较小,对低转速区内f2 和高转速区内f3 影

响较大,而n对f1、f2 和f3 均影响显著.
为进一步解释转速和摩擦系数对结构前3阶固

有频率影响的机理,绘制了μ 分别对n=1000
 

r/min
和n=20000

 

r/min榫连叶盘系统前3阶固有频率

的影响(见图6),以及系统给定工况下前3阶振型应

变能密度云图(见图7).由图5(a)可知n=1000
 

r/min
时,随μ 增加系统2、3阶模态频率逐渐靠近,两阶

模态振型出现耦合;而n=20000
 

r/min时,随μ 增

加系统2、3阶模态频率逐渐靠近后逐渐分离,出现

了典型的频率转向现象,且当μ 为0.3左右时两阶

模态振型已经完全互换.由图7(a)和图7(b)可知,

榫连叶盘结构第1阶振型应变能密度主要集中在

叶片中部,故μ 对f1 影响较小;而在低转速下,即

n=1000
 

rad/s时,第2阶振型应变能密度集中在

榫头位置,随μ 增加其切向约束也在增强,从而出

现了前文所述在低转速区μ 对f2 影响显著,第3
阶振型应变能密度也集中分布在叶身,榫头区域能

量占比较小故μ 对f3 影响较小;在高转速下即

n=20000
 

r/min时,第2阶振型应变能密度随μ
增加逐渐向叶身迁移,故随μ 增加,其对f2 影响

逐渐变小,而第3阶振型应变能密度随μ 增加逐渐
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从叶身向叶根转移,故随μ 增加其对f3 影响也在

增强.
图5(c)对比了减缩模型和全模型前3阶固有

频率间的偏差Ei(i=1,2,3)随n 和μ 的变化规

律,其中,Ei 定义如下:

Ei(n,μ)=
fRedu

i (n,μ)-fFul
i (n,μ)

fFul
i (n,μ)

×100%

(7)

式中,fRedu
i (n,μ)和fFul

i (n,μ)为分别基于减缩模型

和全模型获取的给定n和μ 时第i(i=1,2,3)阶固

有频率.图5(c)表明,当n∈[1000,20000]
 

r/min
(Δn=1000

 

r/min),μ∈[0.05,0.5](Δμ=0.025)

时,基于减缩模型和全模型所获取的前3阶固有频

率间偏差最大值不超过0.6%,从而验证了所提出

的旋转榫连叶盘减缩建模方法的有效性.
此外,为了获取不同摩擦系数下对应的临界转

速ni,cri(i=1,2,3),绘制了激励面fe=(k×n)/60
(见图5)与各阶动频fi(i=1,2,3)的交线,此交线

即为ni,cri(i=1,2,3)随μ 的变化规律[见图5(a)、

图5(b)和图8(a)].图8(a)对比验证了基于全模型

和减缩模型获取的ni,cri 具有较好的一致性,且

ni,cri随μ 增加而逐渐增大.图8(b)表明基于减缩

模型获取的临界转速相对于全模型的最大偏差不

超过0.1%.

表1 全模型和减缩模型前3阶固有频率对比(jb=9,jd=1)
Table

 

1 First
 

three
 

natural
 

frequency
 

comparisons
 

(jb=9,
 

jb=1)

Rotate
 

speed
order Full

 

model/Hz
n=4000

 

r/min
Reduced

 

model/Hz Error
 

(%) Full
 

model/Hz
n=20

 

000
 

r/min
Reduced

 

model/Hz Error
 

(%)

f1 645.3 645.4 0.02 962.8 962.9 0.01

f2 1772.3 1772.8 0.03 2026.4 2028.7 0.11

f3 2016.0 2016.6 0.03 2211.2 2208.4 -0.13

注:表1中偏差为减缩模型第i阶固有频率fRedu
i 相对于全模型第i阶固有频率fFul

i 的偏离值,计算式为(fRedu
i -fFul

i )/f
Ful
i .

图5 n和μ 对榫连叶盘系统固有频率的影响
Fig.5 Effects

 

of
 

n
 

and
 

μ
 

on
 

natural
 

frequencies
 

of
 

the
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture
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图6 μ对榫连叶盘系统前3阶固有频率的影响

Fig.6 The
 

influence
 

of
 

μ
 

on
 

the
 

first
 

three
 

natural
 

frequencies
 

of
 

the
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture

图7 榫连叶盘系统给定工况下前3阶振型应变能密度云图

Fig.7 Strain
 

energy
 

density
 

contour
 

plots
 

for
 

the
 

first
 

three
 

modal
 

shapes
 

of
 

the
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture
 

under
 

given
 

operating
 

conditions

图8 榫连叶盘系统临界转速分析

Fig.8 Analysis
 

of
 

critical
 

speeds
 

of
 

the
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture

2.1.3
 

轮盘刚度影响
  

将轮盘的杨氏模量设置为12500
 

GPa以模拟

刚性轮盘与柔性叶片之间的接触行为.表2列出了

转速为4000
 

r/min和20000
 

r/min时,刚 性 轮

盘-叶片与柔性轮盘-叶片结构的前3阶固有频

率.从结果可以看出,在刚性轮盘假设下,系统在两

个转速下的前3阶固有频率普遍升高,这是由于轮

盘杨氏模量增大提高了整体结构刚度.值得注意的

是,轮盘刚度对第1阶固有频率影响较小,而在

4000
 

r/min时 对 第2阶 频 率 f2 影 响 显 著,在

20000
 

r/min时则对第3阶频率f3 影响更为明

显.这一现象与高转速下系统发生的频率转向行为

密切相关,且由于第2阶弯曲振型中存在叶片与轮

盘之间的相对运动,因此该阶频率对轮盘刚度的变

化更为敏感.此外,如图9所示,刚性接触体与柔性

表2 轮盘刚度对榫连叶盘系统固有频率的影响

Table
 

2 The
 

influence
 

of
 

disk
 

stiffness
 

on
 

the
 

natural
 

frequency
 

of
 

the
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture

Rotate
 

speed
order

n=4000
 

r/min
Flexible

 

disk Rigid
 

disk
n=20000

 

r/min
Flexible

 

disk Rigid
  

disk

f1/Hz 645.3 654.1 962.8 977.3

f2/Hz 1772.3 1914.4 2026.4 2063.1

f3/Hz 2016.0 2072.1 2211.2 2481.6

图9 轮盘刚度对榫连叶盘系统接触压力影响
Fig.9 The

 

influence
 

of
 

disk
 

stiffness
 

on
 

the
 

comtact
 

pressure
 

of
 

the
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture
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接触体表现出截然不同的接触压力分布:刚性轮盘

在榫槽顶端出现压力峰值,而柔性轮盘的最大接触

压力位于榫槽底部.在刚性轮盘结构中,榫头与榫

槽的接触区域更大,压力分布更为均匀;相比之下,

柔性轮盘因结构变形导致接触压力呈非对称分布,

并引发明显的应力集中.

2.2 振动响应分析
  

本节对比了旋转榫连叶盘系统减缩模型和全

模型 在 叶 盆 面 承 受 均 布 气 动 载 荷 P =P0 ×
sin(2πfet)作用时,转速和摩擦系数对叶盘系统时

程振动响应及其频谱分布特性的作用规律,其中,

P0 为叶盆面承受均布气动载荷作用的幅值,k 为

位于旋转榫连叶盘前排的静子叶片数,fe=(k×
n)/60为均布气动载荷的激励频率,t为均布气动

载荷作用的时间.在不作特别说明的情况下,本研

究中取k=10,P0=0.1
 

MPa,t=15k/fe,Δt=
1/(32fe),且振动响应数据均获取自叶尖处T3点

[见图2(b)].
2.2.1

 

转速影响
  

当μ=0.3时,图10和图11分别对比了全模型

和减缩模型在n=4000
 

r/min[近共振转速,见图8
(a)]和20000

 

r/min时X 向和Y 向时程响应及对应

的频谱特征.值得说明的是,当n=20000
 

r/min时,

为了保证叶盘系统在均布气动载荷作用下,其振动

响应有充足的稳定时长,因此,将数值求解时间调

整为30个转频周期,其余参数保持不变.
图10表明,基于减缩模型获取的X 向和Y 向

时程响应与基于全模型获取的结果均吻合较好.在
此基础上,取t∈[75,225]

 

ms内X 向和Y 向振动

响应(见图10中区域Z1 和Z2)进行频谱分析.由
频谱图可知,振动响应中的频谱成分体现为激励频

率fe 的倍频[见图10(b)中2fe,3fe,4fe,…].特
别地,图10(b)表明在3fe 处Y 向振动响应存在幅

值放大现象,这主要是由于3fe 接近n3,cri[见图8
(a)]从而引发共振.

  

图11对比了减缩模型和全模型在n=20000
 

r/min
时X 向位移时程响应和Y 向位移时程响应及与稳

态振动响应区域对应的频谱分布特性.由图可知,

基于减缩模型和全模型所获得的动力学特性均吻

合较好.相比于n=4000
 

r/min时的振动响应(图

10),n=20000
 

r/min时的振动响应在fe 处幅值

均减小很多,且相图为不光滑的椭圆,这在一定程

度上反映了系统非线性减弱.造成此现象的根源在

于高离心力导致的结构刚化效应和榫连界面紧配

合作用,在提高结构抗变形能力的同时,也削弱了

榫连接触边界非线性的影响.

图10 振动响应特性对比(n=4000
 

r/min,μ=0.3)
Fig.10 Vibration

 

response
 

comparisons
 

under
 

n=4000
 

r/min,
 

μ=0.3

图11 振动响应特性对比(n=20000
 

r/min,μ=0.3)
Fig.11 Vibration

 

response
 

comparisons
 

under
 

n=20000
 

r/min,
 

μ=0.3
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2.2.2
 

摩擦系数影响
  

当n=4000
 

r/min,对比了μ=0.05和μ=0.5
时基于减缩模型和全模型所获取的X 向和Y 向时

程振动响应及对应的频谱分布特性,结果如图12
和图13所示.

当μ=0.05时,基于减缩模型和全模型所获取

的X 向和Y 向时程振动响应均吻合较好(见图12).
此外,从图中可以明显观察到X 向和Y 向振动响

应中存在显著的线性趋势分量.这主要是由于低摩

图12 振动响应特性对比(n=4000
 

r/min,μ=0.05)
Fig.12 Vibration

 

response
 

comparisons
 

under
 

n=4000
 

r/min,
 

μ=0.05

图13 振动响应特性对比(n=4000
 

r/min,μ=0.5)
Fig.13 Vibration

 

response
 

comparisons
 

under
 

n=4000
 

r/min,
 

μ=0.5

擦系数导致榫槽-榫头接触界面间的切向最大静

摩擦力减小,削弱了榫接处的切向界面约束,从而

导致在周期性气动载荷作用下,榫槽-榫头接触界

面间产生了相对滑移现象.本文基于最小二乘原

理,去除了X 向位移振动响应和Y 向位移振动响

应中线性趋势分量,在此基础上,分别取t∈[75,

225]
 

ms内 X 向位移振动响应和Y 向振动响应

(见图12中区域Z5 和Z6)进行频谱分析.从图中

可以看出,榫连接触非线性使得气动载荷作用下榫

连叶盘系统的振动响应频谱体现为气动激励频率

的倍频.此外,在Y 向频谱分布图中,可以观察到

3fe 处存在显著的幅值放大现象,这主要是由于

3fe 接近图8中预测的临界转速n3,cri.
   

当μ=0.5时,高摩擦系数会增加榫槽-榫头

间的界面摩擦,从而降低榫连界面发生滑移的风

险.这可从图13中X 向和Y 向振动响应中不存在

明显的线性趋势分量得到佐证.此外,μ=0.5时频

谱中各频率处的幅值整体较μ=0.05时偏大.这主

要是由于μ=0.5时的临界转速n1,cri 较μ=0.05
时更接近设定的n=4000

 

r/min,其幅值放大现象

更显著,由于两种工况下均出现了较多的倍频,为
量化其非线性程度,将二次谐波及三次谐波幅值相

对基波 幅 值 分 别 定 义 为[13]:β1=(A2fe/Afe)×

100%,β2=(A3fe/Afe)×100%,如表3所示,μ=
0.5时β1 与均大于μ=0.05时,故其非线性效应

更强,并且可以看出两种工况下,X 向二、三次谐

波幅值相对于基波幅值的占比均显著大于Y 向

占比.
表3 μ对榫连叶盘系统β的影响

Table
 

3 The
 

Influence
 

of
 

μ
 

on
 

the
 

β
 

of
 

the
 

bladed
 

disk
 

with
 

a
 

dovetail
 

fixture

Direction X
μ=0.05 μ=0.5

Y
μ=0.05 μ=0.5

β1 11.88 13.93 1.08 5.23

β2 3.29 11.09
 

0.92 4.56

2.2.3
 

轮盘刚度影响
  

图14绘制了轮盘杨氏模量为12500
 

GPa、泊
松比μ=0.3、转速n=4000

 

r/min条件下,结构在

X 向和Y 向的时程响应及其频谱特征.从图中可

以看出,与柔性轮盘-柔性叶片结构(图10所示)

相比,刚性轮盘-柔性叶片更易发生榫槽-榫头接
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触界面间的相对滑移.这是由于刚性轮盘变形相对

较小,与叶片的变形显著不匹配,为协调变形,界面

需通过相对滑移实现位移相容性.因此,叶片的微

小位移直接转化为接触面的相对滑动.相比之下,

柔性轮盘能够通过自身的弹性变形吸收部分位移,

从而减少为协调变形所需的界面滑移.
图15给出了柔性轮盘-柔性叶片与刚性轮

盘-柔性叶片两种结构的接触压力时程曲线.可见

两者在一个激励周期内均出现两个接触压力峰值,

对应榫头在榫槽内往复挤压两侧的过程.刚性轮盘

结构中还观察到明显的界面相对滑移,导致有效接

触面积随时间减小,从而使接触压力随时间逐渐增

大.还可以观察到相较于柔性轮盘,刚性轮盘其中

图14 刚性轮盘振动响应特性对比(n=4000
 

r/min,μ=0.5)
Fig.14 Comparison

 

of
 

vibration
 

response
 

characteristics
 

of
 

rigid
 

disk
 

(n=4000
 

r/min,
 

μ=0.5)

图15 轮盘刚度对接触压力的影响

Fig.15 The
 

influence
 

of
 

disk􀆶s
 

stiffness
 

on
 

contact
 

pressure

较大的峰值显著大于柔性轮盘较大的峰值,而其中

较小的峰值有相反的规律.

3 结论
  

提出了一种基于固定界面模态综合法的旋转

榫连叶盘模型减缩方法,并分析了转速和摩擦系数

对系统模态和振动响应的影响,主要结论如下:
  

(1)榫连界面处采用下覆薄层单元的建模方式

能较好地表征榫头与榫槽间的接触动力学行为,同
时结合固定界面模态综合法实现对叶片、轮盘等子

结构的自由度减缩,特别地,轮盘子结构减缩需同

时考虑旋转引入的刚化/软化效应和榫连接触引入

的局部载荷作用.
  

(2)叶片截断数较轮盘截断数对旋转榫连叶盘

系统模态特性影响更明显;摩擦系数对系统1阶固

有频率影响较小,对低转速区内2阶固有频率和高

转速区内3阶固有频率影响较大;榫连叶盘系统临

界转速随摩擦系数增加而呈增大趋势.
  

(3)榫连接触引入的边界非线性使系统振动响

应频谱表现为激励频率及其倍频,且低摩擦系数下

会导致榫头-榫槽间发生滑移行为,体现为时程振

动响应中出现线性趋势分量,特别地,当频谱中频

率成分接近系统固有频率时会出现显著的幅值放

大现象.
  

(4)轮盘刚性化处理会导致系统固有频率显著

增加,且对低转速区内2阶固有频率和高转速区内

3阶固有频率影响较大,同时更加容易导致接触界

面发生相对滑移.
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