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基于参数化等效模型的缘板阻尼解耦优化
设计方法

吴亚光1，李晓峰2，高    钱1，范    雨1，张大义1，沈庆阳3，庞燕龙3

（1.  北京航空航天大学 能源与动力工程学院，北京 100191；
2.  北京航空航天大学 中法工程师学院/国际通用工程学院，北京 100191；

3.  中国航发四川燃气涡轮研究院，成都 610500）

摘　　　  要：    针对涡轮叶片缘板阻尼（UPD）结构设计中存在的多目标优化机理缺失及迭代建模计算成本高

昂的问题，提出了一种基于参数化等效模型的阻尼器质量-几何解耦优化设计方法。建立了叶片-缘板阻尼的

等效梁模型，在准确复现其 1阶弯曲模态动力学特性与非线性强迫响应的基础上，显著降低了模型自由度与

计算成本。在阐明缘板阻尼关键设计参数对减振效果影响规律的基础上，提出了减振幅度、适用激振域宽

度与重合度 3个无量纲指标，多维度定量表征阻尼器的减振性能。研究揭示了接触倾角主要决定减振性能

的“深度”与“适用宽度”，而阻尼器质量则调控其工作域与发动机流场激励的重合度。基于此，提出了先利用

帕累托多目标遗传算法优化几何参数，再根据激励信息优化阻尼质量的解耦优化策略。以非对称缘板阻尼

器为算例验证表明，优化后阻尼器的相对减振幅度、适用激振域宽度及重合度分别提升了 13%、 38%和

114.6%；在目标工况激励下，叶片的一弯共振响应幅值降低了 43.8%。
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Abstract:   A decoupled optimization method was proposed for underplatform damper (UPD) design
to  address  the  lack  of  multi-objective  mechanism  insight  and  the  high  cost  of  iterative  blade-damper
modeling.  A  parameterized  equivalent  beam  model  of  the  blade-UPD  system  was  developed,  which
accurately reproduced the first bending-mode dynamics and the nonlinear forced response, while keeping
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the model size and computational cost modest. The influences of key UPD design parameters on vibra-tion
attenuation  were  characterized,  and  three  dimensionless  metrics—reduction  degree,  domain  width,  and
coincidence  degree  were  introduced  to  quantify  the  damper  performance.  The  results  showed  that  the
contact angle primarily set the attenuation “depth” and applicability “width,” where-as the damper mass
tuned  the  operating  domain’s  overlap  with  engine  flow-field  excitation.  Based  on  these  insights,  a
decoupled strategy was adopted: which first optimized geometric parameters using a Pareto multi-objective
genetic  algorithm,  then  set  the  damper  mass  according  to  the  excitation  char-acteristics.  For  a  non-
symmetric UPD case, the optimized design increased the reduction degree by 13%, the domain width by
38%,  and  the  coincidence  degree  by  114.6%,  yielding  a  43.8%  decrease  in  the  first-bending  resonance
amplitude under the target operating condition.

Keywords:   turbine blade；underplatform damper；equivalent modeling；
vibration reduction performance metrics；multi-objective optimization

涡轮叶片是航空发动机中实现能量转换的关

键零件。在新一代发动机高推质比、多设计点工

况的需求牵引下，涡轮叶片的工作转速范围显著

扩大，承受的来流激励呈现幅值大、频带宽等特

性[1]；而叶片-轮盘结构却趋于轻薄化设计，抗性

减弱，具有模态族密集的特征 [2]。这导致涡轮叶

片的共振难以避免。因此，由共振引发的涡轮叶

片高周疲劳断裂已经成为航空发动机的主要失效

原因之一[3-4]。

为降低叶片的振动应力水平，需要引入额外

的阻尼结构。干摩擦阻尼器因其高耗能效率、结

构简单以及良好的适应性，成为航空发动机涡轮

叶片-轮盘结构的主流阻尼形式 [2]，常见的结构包

括榫头榫槽[5]、叶冠 [6] 与缘板阻尼器 [7] 等。其中，

缘板阻尼结构凭借结构简单、成本低、减振效果

显著等优势，常用于高压涡轮叶片的减振。然而

干摩擦界面上存在阻滞-滑移-分离及其状态间转

换的复杂非线性行为，传统的线性振动分析方法

很难完成对非线性结构的分析[8]。此外，阻尼器

形状与接触参数设计不当可能导致在运动过程中

出现滚转[9-10]、“卡阻”等现象 [11]，致使阻尼器减振

效果未能达到预期水平，甚至阻尼失效造成叶片

振动超限，因此建立高效且准确的缘板阻尼优化

设计方法是有必要的。加之，缘板阻尼器设计参

数众多、参数间联动性强 [12]，非线性动力学响应

预测困难，致使阻尼优化理论与仿真分析仍面临

较大挑战。

有关缘板阻尼结构的非线性振动响应预测与

减振效果影响规律，学术界已经展开了大量的仿

真研究。在建模方面，早期采用的涡轮叶片-缘板

阻尼集中参数模型[12] 具有自由度少、计算量小的

优点，常用于参数影响规律的定性分析 [13]。之后

发展的干摩擦系统高保真有限元模型[14] 能够精

确描述叶片与阻尼器的相对运动及接触界面的局

部力学行为，具有预测精度高、可纳入多物理场

耦合分析[15-16] 等优势，是目前干摩擦系统的主流

建模方法[17]，但其自由度规模大，常带来计算效率

低、收敛性差等问题，通常需结合降阶技术与高

效动力学算法使用[18]。界面接触本构模型主要包

括宏滑移与微滑移两类。宏滑移模型[19] 忽略微滑

移效应，采用单点接触描述界面摩擦力-位移关系。

该类模型基于 Jenkins单元构建 [20]，通过引入法

向接触弹簧实现对变正压力相对运动的描述，因

其表达式简洁、刻画准确高效，成为当前干摩擦仿

真分析的主流选择[21]。在非线性动力学计算方法

方面，传统时间积分法虽可准确捕捉瞬态响应，但

计算成本较高，多用于验证其他算法的有效性[22]。

结合频时转换（AFT）的多阶谐波平衡法（MHBM）

是目前求解稳态响应的主流频域算法[23]，将时域

的非线性微分方程转换为频域的非线性代数方程，

通过数值迭代方法直接求解稳态响应，计算效率

远高于时域积分法[12]。针对大型复杂有限元模型，

基于牛顿迭代法的传统数值计算方式，因存在求

解效率低、收敛性差[24] 的问题已不能满足求解需

求。目前学术界普遍采用多重减缩技术搭配解析

雅可比矩阵的辅助求解方式，实现算法收敛性与

计算效率的提升[12-13]。

在先进建模技术与数值方法的研究基础上，

学术界开展了大量有关缘板阻尼设计参数的减振

性能影响规律研究，主要包括几何结构参数 [25]、

接触力学参数（摩擦因数 [25]、切法向刚度 [26]）以及

外部工况参数（如转速[13]、激振力[27] 等）。基于所
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得的设计参数影响规律，学术界初步形成了缘板

阻尼器的优化设计方法[28-29]，主要关注两方面问

题，一是如何提升阻尼上限，二是如何达到该上

限。针对后者的研究居于多数[30]，设计目标是最

小化特定振动载荷下的共振幅值，主要方式是根

据目标工况调整界面挤压力[31]，达到所谓的接触

面“最优正压力” [32-33]，其可通过优化缘板阻尼器

的质量实现[30]。缘板阻尼减振性能的上限受几何

形状[34]、界面摩擦性能 [35-38] 等因素的影响。现有

研究主要集中在对缘板阻尼的几何优化上，如对

楔形[39]、弧面型 [40] 阻尼器的倾角大小、接触形式

（线-面接触、面-面接触）等进行优化，相应地形成

了基于集中参数模型的优化方法，具备计算高效

与参数可解释性的优势，便于大范围参数分析与

规律提炼，但受限于预测精度较低。基于有限元

模型与代理模型相结合的拓扑优化方法[41]，可在

真实几何与接触非线性框架下开展多目标参数优

化，具备较高的计算精度，其缺点是前期建模与采

样成本较高、流程复杂且存在代理误差风险，需

以高保真回代与收敛性检验加以约束。而在界面

性能方面，由于接触力学参数具有不确定性 [36,42]，

目前鲜有直接通过优化界面摩擦力学性能来提升

阻尼上限的技术途径，多局限于根据粗糙度、硬

度等指标进行摩擦副选材。

结合当前研究现状，缘板阻尼结构的优化设

计存在两方面局限。一方面，传统优化方法通常

以“特定工况下的最优阻尼上限”为优化目标，是

一种多参数-单一目标的优化过程；然而在高转速、

复杂流场激励的服役条件下，叶片干摩擦阻尼器

还需尽可能覆盖更宽的激振力幅值范围，以增强

其减振适用性与稳健性，其本质涉及多参数-多目

标的优化。目前尚且缺乏多重减振优化目标的科

学布置方法，也缺乏对不同设计参数与多减振优

化目标间作用关系的认知，继而导致相关优化方

法的缺失。另一方面，多目标-多设计变量的同步

优化带来了计算量的快速上升，如果仍采用高保

真有限元模型，虽保证了预测精度，但需要针对

每一种新构型的叶片与阻尼器进行建模与非线性

分析，极大地增加了计算负担。

本文即针对当前缘板阻尼器优化设计中存在

的缘板阻尼器设计参数多目标优化机理缺失、建

模及计算成本过高的问题展开研究。建立了叶片-
缘板阻尼的参数化等效模型，可在保证干摩擦动

力学行为预测准确的基础上，实现阻尼器的快速

迭代建模；提出了 3种针对不同优化目标的减振

性能无量纲评价指标，以质量与几何形状为设计

参数，揭示了设计参数与多种减振目标间的影响

关系，并建立了对应的缘板阻尼参数解耦的多目

标优化设计方法。第 1章介绍了叶片-缘板阻尼

器系统参数化等效模型的建模方法；第 2章开展

了缘板阻尼器设计参数的减振性能影响规律研究，

制定了表征阻尼器减振性能的无量纲评价指标，

提出了缘板阻尼器参数解耦优化理论。第 3章以

涡轮叶片算例，演示了参数解耦优化过程，并对

减振优化效果进行了综合评估。

 1    建　模

传统的带缘板阻尼涡轮叶片有限元模型在进

行动力学行为预测与减振优化的过程中，需要根

据阻尼器几何构型的改变而频繁调整网格，导致

建模复杂、计算成本高且效率低 [43-44]。本文提出

一种兼顾动力学行为预测准确性与建模高效性的

叶片-缘板阻尼参数化模型。通过等效建模，该模

型能够准确复现叶片在静载荷作用下的结构变形

及其 1阶模态动力学特性，并可与现有成熟动力

学算法有效结合，实现对叶片非线性动力学响应

的可靠预测。该参数化建模策略仅需少量自由度

即可表征系统的非线性振动行为，其参数化特性

也避免了调参过程中的反复分网建模操作。因此，

该模型可在保证对动力学行为预测准确度的基础

上，大幅提升了建模与参数优化效率，为叶片-缘
板阻尼器系统的快速设计与性能评估提供了有效

工具。

 1.1   涡轮叶片等效梁模型

β

α

x θ

L l1 l2 α β

mp Ip
ρ

I1 I2

A1 A2

所采用的等效梁模型结构如图 1左侧所示，

由 2个欧拉梁单元及 1个位于缘板位置的集中质

量单元组成，其中梁单元 用以等效叶片的叶根

结构，其底部节点被固定约束。梁单元 用以等

效叶身结构。在叶尖节点和缘板节点各有 和

两个自由度，分别表征叶片在振动时的挠度与转

角。 是梁模型总高度， 和 分别是梁单元 和

的长度，分别对应叶尖至缘板质心及缘板质心到

榫槽上沿距离。 和 是缘板结构的质量和转动

惯量（采用涡轮叶片缘板结构真实值）。 是梁单

元密度， 和 为两个梁单元的截面惯性矩，两者

存在线性关系，可由真实叶片叶栅面积与叶根截

面积比值获得，据此还可进一步推导出梁单元矩

形截面积 和 。梁模型动力学方程为：
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L=
l 1+

l 2

fext,bfext,b

ρA2I2

ρA1I1

mpIp
x1

榫头固定约束
l 2

l 1
欧拉梁β

欧拉梁α

缘板节点

质量单元

a

a−a
y

x

θ2

θ1

x2

a

叶尖节点

矩形梁截面
示意图

截面积A1

截面惯性矩I1

图 1    等效梁模型

Fig. 1    Equivalent beam model
 

Mb ẍb+Kbxb+Cb ẋb+ fnl,b = fext,b
xb = [x1, θ1, x2, θ2]T

fnl,b = [ fnl,1, fnl,2,0,0]T
（1）

Mb Kb Cb

xb fnl,b fext,b

其中 、 和 分别是梁模型的质量矩阵、刚度

矩阵和阻尼矩阵，具体表达式在附录 A中给出。

是节点位移向量， 代表非线性力向量，

是激振力向量，均作用在缘板位置的接触节点上，

向量中其他元素为零。

I1 I2
ρ

基于涡轮叶片与梁模型在静力学与动力学中

的等效关系，可推导出梁单元截面惯性矩 和

以及梁单元密度 ，缘板阻尼的参数等效建立过

程如图 2所示。

f real2

xreal2

f real2

xreal2

1） 静力学等效。叶片等效为梁模型后，应满

足其受静载荷形变与真实涡轮叶片一致。首先通

过 ANSYS静力学仿真模块对真实叶片有限元模

型叶尖位置施加载荷 ，获得叶尖位置水平变

形量 。随后构建梁模型有限元静力学方程，在

叶尖节点施加相同的载荷 ，令水平变形量为

不变，得到下列公式

Kb（I1）X∗b = F∗

F∗ = [0,0, f real2 ,0]T

X∗b = [x∗1, θ
∗
1, x

real
2 , θ

∗
2]T

（2）

F∗

f real2 X∗b
xreal2

I1

其中 是节点静载荷向量（给定叶尖节点施加水

平力 ）， 是静力学节点位移向量（给定叶尖

节点水平变形 ）。基于静力凝聚方法只保留叶

尖节点自由度，并利用两段梁单元惯性矩的比例

关系，推导 表达式为：

I1 =
f real2

xreal2

R（l1, l2,E,r） （3）

r R l1、l2、E、r其中 是截面惯性矩比例因子， 是以

为因变量的函数，推导过程见附录 B。

ω1

2）  动力学等效。针对弯曲为主要振动形式

涡轮叶片的动力学行为，基于瑞利法求解得到的

等效模型 1阶固有频率应与涡轮叶片 1阶固有频

率 相等，具体表达式为

ω2
1 ≈

uTKbu
uTMb（ρ）u

（4）

u

ω1

ρ

其中 是假设振型向量，可选取基于 ANSYS有

限元模态分析得到的真实叶片 1阶弯曲振型在

梁模型 4个自由度上的取值得到。叶片基频

可以通过 ANSYS对叶片有限元模型进行模态

分析得到，因此基于式（4）可以求解得到梁单元

密度 。
 

参数化等效梁模型

近似

提取
静力学变形方程

1阶模态固有频率
对比真实叶片

等效求解

对比真实叶片

等效求解
梁单元截面惯性矩I1和I2

梁单元密度ρ

图 2    梁模型等效方法

Fig. 2    Equivalent method of the beam model
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 1.2   缘板阻尼模型及接触力学本构

x y θ

kx ky kθ α1 α2

本研究中采用三棱柱形缘板阻尼器，其横截

面示意图如图 3（a）所示。在该模型中，缘板阻尼

器被视为刚体[9]，在左右接触界面处采用单节点

宏滑移接触模型表征摩擦力学行为，接触点位于

阻尼块形心至两侧面的垂点（见图 3（b））。考虑阻

尼块在实际工作过程中可能出现滚转的情况[45-47]，

阻尼块设有 3个自由度，即两个方向的平动自由

度 、 与转动自由度 。各自由度的约束刚度为

、 和 。值得注意的是， 和 是阻尼块左右

两侧接触面与水平线（局部坐标系 x轴）的夹角，

而非阻尼块左右底角。缘板阻尼器等效模型的动

力学方程可表示为：

Md ẍd（t）+Cd ẋd（t）+Kdxd（t）+ fnl,d = 0 （5）

Md Cd Kd

fnl,d

其中 、 和 分别是缘板阻尼模型质量、刚度、

阻尼矩阵， 是作用于接触面的非线性力向量。

由于阻尼节点不受激振力，因此等式右端取 0向

量即可。
  

ftfn
fn

α1 α1 α2

kx

ky

kθ

θ
x

y

α2

ft

(a) 缘板阻尼模型

ft(τ)

fn(τ)+fn,p(τ)

kt

µ

kn

摩擦界面力学本构：二维迟滞弹簧模型

(b) 接触力学本构

图 3    缘版阻尼器模型及接触力学本构

Fig. 3    Model of underplatform damper with its frictional

constitutive relationship
 

τ

x（τ） y（τ） fn,p（τ）

为表征干摩擦界面接触力学本构关系，采用

二维迟滞弹簧模型表征界面正压力、切向摩擦力

与相对位移的关系，接触单元模型如图 3（b）所示。

假设在 时刻 ，接触点切向、法向位移分别为

和 ， 为初始时刻法向正压力，则

法向接触间隔可表示为：

gap = − fn,p/kn （6）

gap ⩾ 0 gap < 0

ft（τ）

fn（τ）

若 表示阻尼块与缘板接触，反之

则说明阻尼块分离。任意时刻非线性力 和

存在以下关系：

fn（τ）=max[kn（y（τ）−gap）] （7）

τ

对切向非线性力进行求解时，需要借助前一

时刻运动状态信息，并假定当前 时刻处于阻滞

状态，得到预测切向非线性力：

f p
t（τ）= kt[x（τ）− x（τ−∆τ）]+ ft（τ−∆τ）（8）

ft（τ）> μ fn（τ）

τ

若 则说明当前时刻处于滑移

状态，反之阻滞；因此 时刻切向摩擦力为：

ft（τ）=


f p
t（τ）

μ fn（τ）sign（ f p
t（τ））f p

t（τ）

0

阻滞
滑移
分离

（9）

由此可以得到时域上一个周期内的法向力与

切向摩擦力。

 1.3   三叶片-双缘板阻尼器模型

采用三叶片-双缘板阻尼器模型作为本次研

究对象，如图 4（a）所示。这是因为缘板阻尼结构

几何形状的非对称性，会导致接触面左右两侧减

振效果不同，因此选用中间叶片的动力学行为来

评估阻尼器的减振效果。该模型共包含 8个节点、

18个自由度，其中包含线性自由度 6个（叶尖节

点）、非线性自由度 12个（缘板及阻尼节点），远低

于其对应的真实涡轮叶片高保真有限元模型（见

图 4（b））的自由度数量（总自由度大于 104，非线

性自由度大于 102）。

F

非定常流场环境下，涡轮叶片表面分布式气

动激振力的预测精度显著受限于流体域扇区缩放

（sector scaling）与流固耦合界面数据映射（CFD-FE
mapping）所引入的数值不确定性 [48]。鉴于此，气

动弹性力学分析中的常规处理策略是基于模态投

影方法，将 CFD计算所得的流体网格节点力投影

至叶片有限元模型的对应模态振型上以获取广义

模态力，并将其作为等效集中载荷施加于特定节

点位置[49]。综合考虑工程实验复现的便捷性与激

励施加的可控性，本研究在涡轮叶片有限元模型

的叶身 50%展长处施加单点激振力 （后文中叶

片所受激振力水平均指该值），并选取叶尖节点

作为振动响应的监测点。随后，基于集中载荷与

节点力做功一致性原则，将单点激励等效转化为

第 X 期 吴亚光等： 基于参数化等效模型的缘板阻尼解耦优化设计方法
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本文参数化模型中定义的叶尖与缘板两处关键节

点的激振力向量，具体表达式为：

Pδw（y）= δwnode（y）T fext （10）

y

δw（y） δwnode（y）

fext

其中左式为集中力产生的虚功，右式为等效节点

力产生的虚功， 是集中载荷施加位置与缘板节

点距离， 是局部虚位移， 是节点虚

位移向量， 是等效节点激振力向量。最终推导

得到等效节点力为：

fext = NT（y）F （11）

N（y）其中 是梁单元形函数向量。后续模型验证

与缘板阻尼参数优化均选用该模型计算。系统时

域动力学方程组为：

Mẍ（t）+Cẋ（t）+K（t）+ fnl（x, ẋ, t）= fext（t）
（12）

fnl

M C K

其中 为干摩擦界面的非线性力向量，受系统位

移和速度的影响。 、 和 为系统结构的质量

矩阵、阻尼矩阵和刚度矩阵，由等效梁模型和阻

尼模型子结构的质量矩阵、阻尼矩阵和刚度矩阵，

按线自由度顺序拼接得到，具体表达式为：

M = diag[Mb,Mb,Mb,Md,Md]
K = diag[Kb,Kb,Kb,Kd,Kd]

C = ηM+ ζK
（13）

η ζ

Nh

Nh+1

其中 和 是比例阻尼系数。由于涡轮叶片在流

场中受周期性激励，稳态分析中的非线性力和自

由度位移也具有周期性质，将式（12）中时域变量

写为傅里叶级数形式，并保留前 谐波阶次，可

以得到 阶谐波平衡方程组

Nh∑
n=0

（H（n）X（n）+F（n）
nl −F（n）

e ）= 0 （14）

H（n）其中 是第 n阶动态刚度矩阵，具体形式为：

H（n）= −（nω）2 M+ jnωC+K （15）

F（n）
nl

x（t）

fnl（x, ẋ, t）

Fnl

X

式（14）中各阶次谐波中的非线性力项 需要通

过时频转换技术得到。首先在时域中给出预设位

移解 ，并根据文中第 1.2节接触力学本构模

型得到一个时域周期的非线性力 ，再通

过傅里叶变换转换到频域得到 ，随后代入非线

性代数方程组求解得到稳态响应 。通常情况下，

一次迭代求得的解并非最终稳态解，需要采用逆

傅里叶变换再获得系统时域的周期解重新求解非

线性力，经多次迭代直至收敛为止。具体计算过

程可参考文献 [45]。

Nh=5

采用牛顿拉夫逊迭代法求解含摩擦非线性的

多谐波方程（式（14）），存在求解效率低、收敛性

差等问题。为此，采用动态凝聚和接触对相对位

移格式获得减缩模型，可将非线性代数方程的维

度降低为 132（ ）。利用解析雅可比矩阵，替

代有限差分法计算雅可比矩阵，显著提升算法收

敛性与计算效率[50]。以上数值辅助增强计算方法

具体可参考[12,19]。

 1.4   三叶片-双缘板阻尼器模型验证

α1 = α2 = 30°采用两侧夹角为 的对称平底楔

形缘板阻尼器进行模型验证。首先利用前述等效

方法构建三叶片-双缘板阻尼器等效模型，随后建

立系统有限元模型。为严格匹配等效模型的单节

点接触力学本构关系，有限元模型中摩擦接触面

的力学行为也仅由位于其中心位置的一个节点接

触对予以表征。

E ν ρ

μ kt
kn

涡轮叶片和阻尼器材料均为高温镍基合金，

其材料参数包括弹性模量 、泊松比 、密度 ，界

面接触参数包括摩擦因子 、切向接触刚度 、法

向接触刚度 ，其具体取值如表 1所示。

MAC
分别计算两个模型的 1阶弯曲固有频率和振

型的相似因子（modal assurance criterion,  ，量

符号记为 fMAC），计算公式为：

 

叶尖节点 观察节点

观察节点

F
缘板阻尼器

有限元结构放大图

阻尼节点缘板节点质量单元
梁单元

F

(b) 三叶片-双缘板阻尼有限元模型

(a) 三叶片-双缘板阻尼等效简化模型

图 4    等效模型与有限元模型对比

Fig. 4    Comparison of equivalent model and

finite element method
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fMAC =
|ϕT

i ϕ j|2

（ϕT
i ϕi）（ϕT

jϕ j）
（16）

ϕi ϕ j

813.4 Hz 813.2 Hz

其中 和 分别是高保真有限元模型和参数化等

效模型的模态振型向量，最终计算得到振型相

似度 MAC为 0.99。等效模型 1阶固有频率为

，真实有限元模型 1阶频率 ，两

者结果一致。以上结果表明该参数化等效模型能

够有效再现涡轮叶片的 1阶弯曲模态下的动力学

行为。

F

P

p = 1 000 N
p = 100 N p = 120 N

在振动响应分析上，外部激振力 的幅值恒

定为 10 N，通过改变施加在缘板阻尼器上的离心

力 ，分别计算在无阻尼的线性状态下，以及带缘

板阻尼作用的界面纯阻滞（ ）、最优正

压力状态（ ）和次阻滞状态 （ ）

下，高保真有限元模型与参数化等效模型的幅频

响应曲线，得到的结果如图 5所示。其中，实线为

等效模型的响应结果，虚线为高保真有限元模型

的响应计算结果。各离心力状态下两模型最大位

移响应幅值偏差为 2%，对应共振频率偏差低于

0.1%。

通过对比高保真有限元模型计算结果，本文

所提出的参数化等效模型在 1阶弯曲模态频率、

振型相似因子及非线性强迫响应峰值上均表现出

高度一致性，表明了等效模型对系统非线性动力

学行为预测的有效性，可以作为后续阻尼参数优

化的计算模型使用。

 2    缘板阻尼参数解耦优化方法

 2.1   阻尼器设计参数的影响规律分析

缘板阻尼器的减振性能受多种参数耦合影

响[12]，主要包括：三维轮廓尺寸、与缘板接触界面

倾角等几何尺寸[14]，弹性模量、密度等材料参数[51]，

接触刚度、摩擦因数等接触力学参数[52] 以及转速、

激振力幅值与频率范围等外部工况参数[13]。现有

研究表明[53]，接触力学参数虽对减振效果具有显

著影响，但其数值往往存在不确定性[42]，易受表面

状态及热载荷等因素干扰。将其作为直接优化对

象在工程上缺乏可行性，且易导致设计方案因特

定摩擦状态过拟合而丧失稳健性[25]；外部工况参

数随发动机实际运行状态变化，属于不可控变量；

材料属性与表面处理工艺通常受限于耐温、耐磨

及疲劳寿命等多学科设计要求而被预先锁定，不

宜作为优化变量。缘板倾斜角与阻尼器质量物理

意义明确、易于精确调控，且彼此相互独立，可作

为阻尼器的关键设计参数对象。

A B C D

F1 F2 F3 F4

fs fe

fs

fe

采用激振力-共振响应幅值特性曲线来表征

阻尼器的减振效果，并评估界面倾斜角与阻尼器

质量对减振性能的影响规律。以激振力幅值为单

一变量，其幅频曲线族示意图如图 6（a）所示。扩

大激振力取值范围，并提取其响应峰值点，即可

得到涡轮叶片的激振力-共振响应幅值特性曲线，

其示意图如图 6（b）所示，是在评估不同结构阻尼

性能的常用特性曲线[13]。 、 、 、 分别是激

振力幅值为 、 、 、 对应响应曲线的最大

共振响应幅值点。 和 是阻尼工作域对应激振

力范围的边界激振力幅值。其中，定义在无阻尼

作用下，系统响应幅频曲线的阻尼比为基准值；

伴随激振力幅值增加，系统阻尼比首次超越基准

值所对应的激振力幅值为 ，代表着界面产生滑

移，出现摩擦耗能现象；当激振力幅值进一步提

高，导致干摩擦阻尼效果被覆盖，系统阻尼比收

敛为恒定值时，定义此刻的激振力幅值为 。

[ fs, fe]

从图 6（b）可以看出，当激振力幅值属于区间

时，相比无阻尼状态叶片强迫响应幅值明显

降低，定义该区域为“缘板阻尼工作域”。显然，扩

大其“宽度”（激振力适用范围）与“深度”（响应位

 

表 1    算例参数

Table 1    Case parameters

参数 数值

ν 0.344

E Pa/1011  1.315

ρ（kg/m3）/ 8 780

kt （N/m）/107  1

kn （N/m）/107  1.4
μ 0.2

 

812

4

6

8

10

12

14

16

814 816 818

频率/Hz

820 822 824

共
振
响
应
幅
值

/1
0
−4

 m

线性分离状态

等效模型计算结果
高保真有限元模型计算结果

p=1000 N

p=120 N

p=100 N

图 5    两模型强迫响应曲线族

Fig. 5    Forced response curves of the two models
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[ fs, fe]

移幅值降低比率）是缘板阻尼参数优化的目标；

当激振力幅值不属于区间 时，响应位移随激

振力幅值的增大而重新呈现线性化，缘板阻尼的

减振效果因结构过大的振动而被近似忽略。

 2.1.1    缘板倾斜角的影响规律

选取一侧接触角为 90°的非对称缘板阻尼器

为研究对象，通过改变另一侧缘板倾斜角，探究

阻尼几何构型对减振效果的影响。为突出表示不

同阻尼几何构型，激振力-共振响应幅值特性曲线

“缘板阻尼工作域”的区别，绘制以对数形式激振

幅值为横坐标的激振力-共振响应幅值特征曲线，

如图 7所示。

a [60 N,100 N]

b [40 N,120 N] α1 = 20°

α2 = 90°

α1 = 40° α2 = 90°

图 7中， 对应激振力幅值区间为 ，

对应激振力幅值区间为 。 ，

的几何构型（记为 20°/90°）缘板阻尼，响

应位移最大降低程度是 40%。 ， 的几

何构型（记为 40°/90°）缘板阻尼，响应位移降低最

大程度是 56%。可以看出，缘板倾斜角对阻尼工

作域有决定性影响，其优化取值可显著拓展工作

域的宽度（提升 33%）与深度（提升 40%），表明了

该参数在提升缘板阻尼减振性能中的关键作用。

 2.1.2    阻尼器质量的影响规律

m以阻尼质量 为唯一变量，得到激振力-共振

响应幅值特性曲线，如图 8（a）所示。为突出各激

振力作用下阻尼器相比线性响应位移降低程度，

以减振幅度（位移降低值/无阻尼响应位移值）代

替响应位移幅值为纵坐标，绘制减振幅度-响应位

移曲线，如图 8（b）所示。

从图 8可以看出，伴随阻尼质量增加，叶片响

应位移幅值最大降低比率保持 64.3%不变，激振

力适用范围略有提升，但整体变化不大。阻尼工

作域在激振力横轴上的位置，随阻尼质量增加适

用激振力范围从 5～40 N变化到 20～80 N，是阻

尼质量对叶片振动响应的主要影响形式。因此通

过调节阻尼器质量，可以改变阻尼工作域位置，

适应不同发动机流场激振力分布条件。

 2.2   减振性能多维度表征方法

κ

fo

基于参数影响分析中对缘板阻尼减振性能的

“深度”、“宽度”和“位置”的考量，本文提出 3个无

量纲指标定量表征阻尼器的减振能力。指标 1是

“减振幅度”（reduction degree，量符号记为 ），表征

激振力-共振幅值曲线中，使非线性响应相对无阻

尼线性响应降幅最大的激振力幅值 作用下所产

生的幅值降低程度，对应“缘板阻尼工作域”深度，

计算公式为

κ=
x0− xd

x0
×100% （17）

x0 fo
xd fo

其中 是激振力幅值为 时，无阻尼线性振动叶

尖响应位移。 是激振力幅值为 时，装配缘板

阻尼后的最佳叶尖响应位移。
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图 6    减振效果示意图

Fig. 6    Schematic illustration of the vibration reduction effect
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fs fe

χ

由于阻尼器所受离心力与激振力存在一致

性关系，即阻尼块所受离心力与激振力等比例

变化，摩擦界面的接触状态不变 [30]。因此在使

用阻尼比标定 和 ，反映不同质量的缘板阻尼

器激振力适用范围时，需考虑阻尼质量带来的

离心力变化。本文定义“适用激振域宽度”（do-
main width, 量符号记为 ）为第 2个无量纲指标，

表征缘板阻尼器适用激振力幅值范围相对阻尼

器离心力水平，对应“缘板阻尼工作域”宽度，计

算公式为

χ =
fe− fs

P
（18）

γ

fext fo

指标 3是 “适用激振域重合度 ”（coincidence
degree，量符号记为 ），表征航空发动机流场激振

力平均幅值 与激振力幅值 的接近程度，对应

“缘板阻尼工作域”位置与流场平均激振力水平重

合度，计算公式为

γ =


fext
fo
×100% fo > fext

fo
fext
×100% fo < fext

（19）

 2.3   参数解耦的优化设计方法

基于参数影响规律分析结果，缘板倾斜角和

质量是阻尼器的核心设计参数。优化缘板倾斜角

可有效提升“减振幅度”与“适用激振域宽度”，从
而提升抑制强迫振动响应幅值效果，扩大阻尼器

适用的激振力范围，降低涡轮叶片的动态应力水

平，并延长其工作寿命。阻尼质量对减振幅度与

适用激振域宽度影响较小，但可调节“适用激振域

重合度”，确保“缘板阻尼工作域”充分覆盖特定航

空发动机流场的激振力分布区间。据此本文提出，

首先优化缘板倾斜角，随后根据发动机流场激振

力分布区间，优化阻尼质量的缘板阻尼器参数解

耦设计方法。在此给出，包含优化前系统建模、

计算及后续阻尼参数优化的流程图和减振优化效

果，如图 9所示。
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图 9    阻尼器优化流程及效果

Fig. 9    Damper parameter optimization process and effect
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 2.4   阻尼器参数优化算法

基于前述影响规律分析结论，缘板倾斜角决

定“减振幅度”与“适用激振域宽度”，阻尼质量主

要决定“适用激振域重合度”。因此阻尼器缘板倾

斜角优化属于多目标同步优化问题。

帕累托优化算法源于多目标优化问题中寻求

非支配解集的核心思想，其本质是在多个相互冲

突的目标之间寻找一组最优权衡解[54]。该类算法

并不输出单一解，而是提供一系列可供决策者选

择的候选方案，构成帕累托前沿，因此被本文选

作缘板阻尼器参数优化核心算法。该算法中，个

体选择机制至关重要，涉及核心公式

pi =
f（x（t）

i ）
N∑

j=1

f（x（t）
j ）

（20）

x（t）
i t i pi其中 表示第 代种群中第 个个体， 为该个体

被选择的几率，显然该概率公式确保适应度更高

的个体拥有更大的被选中概率，从而引导种群朝

帕累托前沿方向进化。根据帕累托算法特点与缘

板阻尼器参数解耦设计方法，制定参数优化算法

结构如表 2所示。
 
 

表 2    多目标参数优化方法

Table 2    Multi-objective optimization method

优化参数名称 目标函数

缘板倾斜角 减振幅度、适用激振域宽度

阻尼器质量 适用激振域重合度
 

 3    优化算例

α1 = 20° α2 = 90°

F = 40 N

实际工程中出于对气密性、装配难度的综合

考虑，常采用一侧底角为 90°（即具有竖直界面）

的非对称型缘板阻尼器[55]。本次研究选用几何构

型为 ， ，质量为 5 g的非对称阻尼

器作为被优化对象，对其质量与几何参数展开优

化分析。设定流场对应激振力幅值 ，激

励频率覆盖 1阶弯曲固有频率范围。

利用文中第 2.4节的帕累托多目标遗传算法

对缘板接触界面一侧倾斜角进行优化，以“减振幅

度”、“适用激振域宽度”为目标函数，通过 2次种

群进化，对 14组缘板倾斜角样本进行强迫响应分

析，得到 3组优化后的帕累托前沿、减振幅度和

激振域宽度指标结果，如表 3所示。

α1 = 59.78° α2 = 90°

基于多目标遗传算法计算得到的帕累托前沿

共包含 3个非支配解，表明减振幅度与适用激振

域宽度两项指标之间存在明显的权衡关系。在本

次算例中，综合两指标选择 ， 为

阻尼器几何构型方案。为清晰展示遗传算法迭代

过程中设计参数的进化规律，图 10提供了完整的

参数优化可视化路径。通过将帕累托解集映射至

图 10相应位置可知，前沿中的 3个解分别对应其

中一项目标函数的最优值及综合性能最优值，从

而验证了所采用多目标参数优化算法的有效性与

鲁棒性。
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图 10    几何参数进化路径

Fig. 10    Evolution path of the geometric parameter
 

F = 40 N在给定的流场对应激振力幅值 条件

下，及确定了缘板阻尼器几何形状的基础上，针

对“适用激振域重合度”为单一目标函数进行质量

优化。通过 2次种群进化，对 16个阻尼质量样本

进行强迫响应分析，得到最佳阻尼质量为 3.38 g，

获得了最佳“适用激振域重合度”值 98.5%。质量

参数进化趋势，如图 11所示。

对优化前后缘板阻尼器减振性能进行对比，

所得到的叶片在不同激振力下振动响应特性曲线

如图 12（a）所示。可以看出，优化后的叶片激振

力-共振响应幅值特性曲线在平均激振力幅值

40 N作用下较初始阻尼曲线响应位移显著降低，

 

表 3    几何优化结果

Table 3    Geometric optimization results

缘板接触面倾斜角
帕累托解集/（°） 减振幅度/% 适用激振域

宽度

56.8 64.20 1.88

59.78 64.08 3.48

60.15 64.01 3.70
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无量纲指标“减振幅度”由优化前的 56.7%优化

到 64.08%，相对提升了 13%。两曲线在激振力适

用范围上比较接近，但优化后阻尼质量显著降低，

因此无量纲指标“适用激振域宽度”从 2.52优化

到 3.48（对应激振力的覆盖范围是 5～80 N），相对

提升 38%。优化后曲线的“缘板阻尼工作域”覆盖

了给定的流场平均激振力幅值，无量纲指标“适用

激振域位置”从 45.9%优化到 98.5%（最佳激振力

幅值由 87 N，优化至 40.6 N，显著提升了匹配程

度），相对提升 114.6%。此外，给出了目标流场激

振力水平下，优化前后阻尼器幅频响应曲线，如

图 12（b）所示。其中，阻尼器优化后系统的共振

响应幅值从 0.48 mm降至 0.27 mm，相对降幅达

43.75%。以上结果验证了所提出的缘板阻尼器质

量-几何解耦优化设计方法的有效性。

 4    结　论

本文针对航空发动机涡轮叶片缘板阻尼器设

计中存在的多目标优化机理不清与高保真模型计

算效率低的难题，提出了一种基于参数化等效模

型的几何与质量解耦优化设计方法，针对某三叶

片-双缘板阻尼系统，系统性开展了模型验证、影

响机理与优化分析，主要结论如下：

1）  所发展的缘板阻尼参数化等效建模方法

在显著降低了模型自由度与计算成本的同时，保

持了较高的动力学预测精度，一弯模态下叶片的

振型 MAC达 0.99，共振峰响应幅值相对误差小

于 2%，固有频率误差小于 0.1%。

2） 提出了以“减振幅度”、“适用激振域宽度”
和“适用激振域重合度”为核心的无量纲评价指标，

实现了对缘板阻尼器减振性能深度、宽度及与工

况匹配度的多维度量化表征。

3）  揭示了缘板阻尼器关键设计参数对减振

性能的差异化影响规律：缘板接触倾角是决定减

振性能上限（阻尼工作域的深度与宽度）的主导因

素；而阻尼器质量则主要调控阻尼工作域在激振

力谱中的位置，决定了其与不同工况下流场激励

的匹配度。

4） 提出了“先几何、后质量”的参数解耦优化

设计方法。计算结果表明，该方法能显著提升阻

尼器的综合减振性能与工况适应性。优化后阻尼

器的减振幅度、适用激振域宽度及重合度分别提

升了 13%、38%和 114.6%；在目标工况的激励幅

值下，叶片的一弯共振响应幅值降低了 43.75%。
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Cb = αMb+βKb

（A1）

 附录 B

4×4 Kb基于附录 A给出的 维度的梁模型刚度矩阵 ，按照节点重新划分矩阵结构，得到梁模型静力学

有限元方程，具体公式为

Kb（I1, I2, l1, l2,E）
[

q1

q2

]
= F∗ （B1）

q1 q2其中 与 是缘板节点与叶尖节点对应自由度，表达式为：

q1 = [x1, θ1]T

q2 = [x2, θ2]T
（B2）

q2对式（B1）进行静力凝聚，只保留叶尖节点自由度 ，从而改写静力学关系为：

K̂（I1, I2, l1, l2,E）q2 =

 f real2

0


K̂ = [Kb]22− [Kb]21[Kb]11

−1[Kb]12

（B3）

K̂ 2×2 I ∝ A2 β α其中 的矩阵维度是 ，由于矩形截面梁惯性矩 ，因此梁单元 与 截面惯性矩有以下关系：

I2 = rI1

r =
(

Areal
2

Areal
1

)2 （B4）

Areal
2 Areal

1 q2 = [xreal2 , θ2]T xreal2

q2

其中 和 分别指涡轮叶片叶栅和叶根结构截面积的平均值。令 ，其中 是真实叶尖

形变量，将 和式（B4）代入式（B3）可以得到：

1

[K̂−1]11（I1, l1, l2,r,E）
=

f real2

xreal2

（B5）

[K̂−1]11 I1 I1 =
f real2

xreal2

R（l1, l2,E,r）其中 仅包含未知变量 ，因此式（B5）可以等效写为式（3）形式，即 。
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