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失谐整体叶盘多模态振动抑制的吸振器阵列方法
1)

王    帅 *, 2)    孙    磊 *    吴    君 †    郑召利 †    付海岭 **    毕传兴 *
* (合肥工业大学噪声振动工程研究所, 合肥 230009)

† (武汉第二船舶设计研究所热能动力技术重点实验室, 武汉 430205)

** (北京理工大学自动化学院, 北京 100081)

摘要　整体叶盘是新一代高性能航空发动机的关键部件, 具有结构紧凑、重量轻和推重比高等优点, 但也存在

结构阻尼低、模态密度高和随机失谐问题, 导致其通过共振区域时振幅大, 显著影响整体叶盘结构的可靠性和

疲劳寿命.为有效抑制失谐整体叶盘的多模态振动, 提出一种由一系列吸振器环状布置而成的吸振器阵列减振

方法, 通过设置多组匹配不同模态的吸振器, 实现对多模态共振峰值的抑制. 为揭示吸振器阵列方法的多模态

减振机理, 采用具有代表性的集中参数模型构建整体叶盘−吸振器阵列系统的动力学分析模型, 结合解析形式

的功率流分析方法, 分析吸振器质量、频率调谐精度、阻尼水平以及吸振器个数等关键参数对吸振器阵列减

振性能的影响. 搭建了吸振器阵列方法验证实验台, 并通过实验验证了吸振器阵列方法的效果. 分析结果表明:
吸振器阵列方法能够有效控制叶片主导与叶片−轮盘耦合型模态, 能够以较小的质量实现对谐调与失谐整体叶

盘多模态共振的高效抑制, 减振性能的鲁棒性较好.

关键词　吸振器阵列, 失谐整体叶盘, 多模态抑振, 功率流分析
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A DYNAMIC VIBRATION ABSORBER ARRAY METHOD FOR MULTI-MODE
VIBRATION MITIGATION OF MISTUNED INTEGRALLY BLADED DISK1)

Wang Shuai *, 2)    Sun Lei *    Wu Jun †    Zheng Zhaoli †    Fu Hailing **    Bi Chuanxing *
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Abstract     Integrally bladed disks are the key components of new-generation high-performance aero-engines and have
the advantages of compactness, light weight and high thrust-to-weight ratio. Nevertheless, integrally bladed disks also
possess the characteristics of low structural damping, high modal density and random mistuning issues, which lead to
large vibration amplitudes during passing through the resonant regions. These issues have significantly affected the
reliability and fatigue life of integrally bladed disks. In order to effectively mitigate the large vibration amplitudes of
mistuned integral blisk, a dynamic vibration absorber array method is developed. The dynamic vibration absorber array
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consists of a series of vibration absorbers, which are then divided into several series to target multiple different modes
and reduce the resonant peaks. In order to reveal the multi-mode vibration mitigation mechanism of the dynamic
vibration absorber array approach, a classical lumped parameter model with 3 degrees of freedom per sector is
employed for the dynamic modeling of the integral blisk-dynamic vibration absorber array system. The analytic power
flow approach is also adopted for quantifying the dissipation and transition of energy between different components and
adjacent sectors. On this basis, the influences of the mass, frequency tuning accuracy and damping level of the vibration
absorbers, as well as the number of absorbers, on the device’s vibration attenuation performance are comprehensively
investigated. A test bench of integral blisk with 12 sectors is set up, and several dynamic vibration absorbers have been
designed and manufactured. Experiment has been conducted to validate the effectiveness of the dynamic vibration
absorber array approach. The results show that the dynamic vibration absorber array can effectively control the blade-
dominant and blade-disk coupling modes. A device with very small mass can usually acquire satisfactory multi-mode
vibration attenuation performance for tuned and mistuned integral blisk, and the robustness of performance is also very
good.

Key words    dynamic vibration absorber array, mistuned bladed disk, multi-mode vibration mitigation, power flow
analysis

 引 言

整体叶盘是新一代高性能航空发动机的关键部

件, 具有结构紧凑、重量轻和推重比高等优点, 代表

了高性能航空发动机的发展方向[1]. 然而, 由于缺少

了传统叶盘中的干摩擦阻尼, 整体叶盘往往具有低

阻尼特征, 导致其通过共振区域时振幅大. 整体叶盘

结构模态密集, 而航空发动机工况多变、激励频带

宽, 会激起叶盘多阶模态振动. 此外, 整体叶盘的制

造误差以及服役过程中的不均匀磨损会破坏结构的

循环对称性, 并引发失谐现象. 失谐现象难以避免且

随机性强, 而整体叶盘对失谐较为敏感, 微小的失谐

即可引发振动局部化现象, 导致部分叶片的振动幅

值和应力出现显著增加, 并诱发高周疲劳损伤和裂

纹故障[2]. 当前, 失谐整体叶盘的振动问题已成为制

约高性能航空发动机发展的瓶颈之一[3], 整体叶盘

的抑振问题也成为国内外研究的热点, 得到了众多

学者以及 NASA, GE, MTU 等知名机构和航空发动

机厂商的关注. 国内外学者从提升结构阻尼、降低

失谐敏感性等角度出发, 提出了多种整体叶盘减振

方法, 包括: 摩擦环阻尼[4-7]、硬涂层阻尼[8-11]、压电

阻尼[5,12-15] 和主动失谐等[16-20]. 当前, 发展适用于航

空发动机整体叶盘的减振技术依然充满挑战, 需要

同时满足性能高效、结构可靠等多方面严苛要求,
要能够有效抑制整体叶盘的多模态共振以及随机失

谐引发的振动局部化问题, 还要能在航空发动机复

杂恶劣环境中长期可靠工作.
动力吸振方法是工程中应用最广的振动控制方

法之一, 具有性能高效和结构简单可靠等优点, 能够

以较小的质量实现对复杂结构的高效减振[21-23]. 近
年来, 部分学者将动力吸振方法引入整体叶盘减振

中. 宾夕法尼亚州立大学 Sinha[24] 采用集中参数模

型研究了在叶片上安装有吸振器的整体叶盘的振动

特性, 分析结果表明叶片上的吸振器能够有效抑制

叶盘振动, 且在失谐情况下也有很好的效果. 但该研

究没有给出吸振器的具体实现形式, 且该吸振器安

装在叶片上, 在实际应用中实现难度大. 密歇根大学

Lupini等[25-26] 在摩擦环阻尼的基础上集成了吸振器

的概念, 给出了摩擦环阻尼与吸振器的集成设计方

案, 并针对一个简化叶盘结构进行了仿真分析, 展示

了良好的减振效果. 但研究中所设计的吸振器构型

加工制造难度大, 且容易因磨损而削弱减振性能. 近
期, Lupini等[27] 以一悬臂梁叶片为对象, 开展了吸振

器方法的实验研究, 实验结构展示了该方法的良好

减振效果. Wang 等[28] 提出了一种接触界面法向正

压力准确可控的干摩擦阻尼吸振器结构构型, 研究

了基于吸振器阵列的两阶模态控制方法, 并分析了

该方法对叶盘两阶模态共振响应的抑制效果, 结果

表明该方法对失谐整体叶盘两模态抑振效果显著.
动力吸振方法为整体叶盘减振问题提供了新途径,
现有的研究展示了该方法的优异性能和巨大潜力.
当前, 面向整体叶盘的动力吸振方法的研究还处于

起步阶段, 还需在新型吸振器构型、多模态抑振机

理以及参数优化等方面开展深入研究, 以建立高效、

可靠的整体叶盘动力吸振方法.
本文研究面向失谐整体叶盘多模态抑振的吸振
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器阵列方法, 构建整体叶盘−吸振器阵列系统的集中

参数模型与功率流分析模型, 研究吸振器阵列参数

对于整体叶盘多模态振动响应的影响特征, 分析吸

振器参数随机偏差对其减振性能的影响, 并通过实

验对吸振器阵列方法的有效性进行验证.

 1     吸振器阵列的多模态抑振策略

吸振器阵列结构为集成了多个悬臂梁式吸振器

的环形结构, 如图 1所示, 可以直接安装在轮盘外缘

内侧, 吸振器阵列结构远离叶盘的流道, 不影响叶盘

的流场和气动性能. 吸振器阵列可以单独制造并安

装到叶盘中, 对于叶盘的设计与制造流程影响较小.

为确保在高速旋转时吸振器阵列与叶盘结构不脱

落, 可采用过盈配合方式进行安装, 确保二者静态和

高速旋转时保持紧密贴合. 此外, 为降低吸振器阵列

加工制造的难度, 还可将环形吸振器阵列结构分解

为两个半环形, 分别进行制造, 并通过焊接或螺栓连

接起来. 另外, 通过对结构进行合理设计, 采用具有

较高强度的悬臂梁式振子构型和高强度、耐高温的

合金材料进行制造, 能够实现在复杂恶劣环境中可

靠运行.
吸振器阵列方法利用动力吸振原理来实现振动

抑制, 对于共振幅值过大的一阶或多阶模态振型, 通
过设置与之匹配的吸振器, 利用吸振器吸收和耗散

结构的部分振动能量, 达到提升结构阻尼、降低共

振幅值的目的. 吸振器阵列中集成的众多吸振器为

多模态抑振提供了有效途径, 通过采用多组不同的

吸振器, 分别匹配叶盘的多阶模态, 可实现多模态控

制. 整体叶盘中对失谐较为敏感的模态主要为叶片

主导模态与叶片−轮盘耦合模态, 结构振动能量主要

分布在叶片上, 因而对于叶片振动的控制是决定减

振性能的关键. 虽然吸振器安装在轮盘内侧, 远离振

动较大的叶片, 但由于吸振器的减振作用主要取决

于参数匹配程度, 通过合理设计吸振器参数, 能够有

效控制叶片处的振动.

 2     整体叶盘−吸振器阵列系统的集中参数建

模与功率流分析

整体叶盘是具有循环对称性的复杂结构, 在过

去几十年中, 国内外学者主要采用了集中参数模型

和有限元模型对叶盘进行建模和分析. 虽然三维有

限元模型能够实现高保真建模, 但模型自由度大, 分
析求解难, 一般需要与模型缩减方法相结合, 以降低

计算需求. 集中参数模型虽然保真度低, 但能够反映

谐调与失谐叶盘的主要振动特征, 且模型简单、分

析求解容易, 在失谐叶盘振动机理及减振方法研究

中应用广泛. 本文探讨吸振器阵列方法的多模态抑

振特性, 由于吸振器阵列参数众多, 而三维有限元模

型在进行参数调整时非常繁琐. 为此, 本文采用如图 2
所示的集中参数模型表征整体叶盘−吸振器阵列系

统的动力学行为.
mb1

mb2 md

kc cc ∆k(i)
b1 ∆k(i)

b2

叶盘模型的每个扇区具有 3个自由度, 其中 

与   表征叶片部分,    为轮盘部分, 相邻扇区以弹

簧    与阻尼器    相连,     与    为失谐相关的刚

 

ω
a1

ω
a1 ω

n1

ω
a2

ω
a3

dynamic vibration

absorber array

ω
a2 ω

n2 ω
a3 ω

n3

 
图 1   吸振器阵列结构及多模态抑振示意图

Fig. 1    Schematic diagram of the dynamic absorber array and the multi-
modal vibration suppression scheme
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ma ka ca

u(i)
b1 u(i)

b2 u(i)
d u(i)

a

度系数, 上标 (i) 用于区分不同的扇区, 吸振器质量

块   通过弹簧   和阻尼器   连接到轮盘. 为便于后

文表述, 以   ,    ,    和   分别表示第 i 扇区的各

自由度. 本文采用黏弹性阻尼表示吸振器的阻尼水

平, 虽然实际吸振器往往采用干摩擦等非线性阻尼

形式, 各类非线性阻尼均可转化为对应的等效黏性

阻尼. 另外, 采用黏性阻尼模型也便于开展不同阻尼

水平下的分析, 有助于找到最优阻尼, 进而帮助吸振

器阻尼形式的选择与设计.
基于系统的集中参数模型, 失谐整体叶盘−吸振

器阵列系统的动力学方程可表示为

Mü+ (Cb+Ca) u̇+ (Kb+Ka+Kδ)u = f (t) (1)

M Kb Ka

Cb Ca

Cb = βKb Kδ

式中,    为系统质量矩阵,    与   分别表示叶盘与

吸振器贡献的刚度矩阵,    与   为叶盘与吸振器对

应的阻尼矩阵, 其中叶盘结构阻尼采用瑞利阻尼进

行描述, 即   ,    表示失谐刚度矩阵. 各矩阵

的具体形式如下

M = Bdiag
i=1,2,··· ,N

[
M(i)
]

Ca = Bdiag
i=1,2,··· ,N

[
C(i)

a

]
Ka = Bdiag

i=1,2,··· ,N

[
K(i)

a

]
Kδ = Bdiag

i=1,2,··· ,N

[
K(i)
δ

]

Kb =



K0 K1 0 · · · K1
K1 K0 K1 · · · 0
0 K1 K0 · · · 0
...

...
...
. . .

...
K1 0 0 · · · K0





(2)

Bdiag
i=1,2,··· ,N

(Ai) Ai式中,    表示以矩阵    为对角线的块对角

矩阵, N 为叶盘的扇区数, 且

M(i) = diag
([

mb1 mb2 md m(i)
a

])
C(i)

a = diag
([

0 0 0 c(i)
a

])
K1 = diag ([0 0 − kc 0])

K(i)
a =


0 0 0 0
0 0 0 0
0 0 k(i)

a −k(i)
a

0 0 −k(i)
a k(i)

a


K0 =


kb1 −kb1 0 0
−kb1 kb1+ kb2 −kb2 0

0 −kb2 kb2+ kg+2kc 0
0 0 0 0


K(i)
δ =


∆k(i)

b1 −∆k(i)
b1 0 0

−∆k(i)
b1 ∆k(i)

b1+∆k(i)
b2 −∆k(i)

b2 0
0 −∆k(i)

b2 ∆k(i)
b2 0

0 0 0 0





(3)

diag (·)
φi = 2πC (i−1)/N

式中,    表示对角矩阵; 作用在各叶片上的载荷

为具有相位差      的简谐力

fi(t) = Bcos(ωt−φi) , i = 1,2, · · · ,N (4)

B ω式中,    与   为激励幅值和频率, C 为激励阶次.
通过对式 (1)进行求解可得整体叶盘−吸振器阵

列系统的振动响应

U =
[
−ω2 M+ jω (Cb+Ca)+ (Kb+Ka+Kδ)

]−1
F (5)

在现有的叶盘振动特性研究中, 主要关注的响

应特征为最大振幅. 最大振幅包含了多个部件的综

合影响, 难以直接反映系统振动能量特征. 本文采用

功率流分析方法[29] 量化吸振器阵列对于叶盘振动

能量传递与耗散的影响特征, 以展示吸振器阵列方

法的多模态抑振机理. 结构的功率流以一个周期内

的瞬时功率的平均值进行量化, 即

P =
1
T

w T

0
f (t)u̇(t)dt (6)

f (t) u̇(t)式中,    与   分别为瞬态的力和速度.
u(i)

b1根据式 (6), 可得由   输入的平均功率为

P(i)
in =

1
T

w T

0
fi(t)u̇

(i)
b1(t)dt =

1
2
ℜ
(

jωFH
i U(i)

b1

)
(7)

Fi U(i)
b1 F U u(i)

b1

ℜ (·)
式中,     与    分别为式 (5) 中    与    对应于    的

元素,    表示取实部, 上标 H表示复共轭.
cb1 cb2 ca阻尼器   ,    与   耗散的平均功率为

P(i)
b1 =

1
T

w T

0
cb1
(
u̇(i)

b2− u̇(i)
b1

) (
u̇(i)

b1− u̇(i)
b2

)
dt =

1
2

cb1ω
2
∣∣∣∣U(i)

b1−U(i)
b2

∣∣∣∣2 (8)

 
fi − 1(t) fi(t)

mb1

cb1

cb2

mb1

mb2

md md

mb2

cb1

cb2

kb1 + Δkb1
(i − 1)

kb1 + Δkb1
(i)

kb2 + Δkb2

(i − 1)
kb2 + Δkb2

(i)

(i − 1)

kc

cc

kc

kg
kg

cg
cg

cc

ca

(i − 1)
ma

(i)
ma

(i)
ka

(i)
ca

cc

kc

(i − 1)ka

 
图 2   失谐整体叶盘−吸振器阵列系统的集中参数模型

Fig. 2    Lumped parameter model of the mistuned blisk-dynamic
absorber array system
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P(i)
b2 =

1
T

w T

0
cb2
(
u̇(i)

d − u̇(i)
b2

) (
u̇(i)

b2− u̇(i)
d

)
dt =

1
2

cb2ω
2
∣∣∣∣U(i)

b2−U(i)
d

∣∣∣∣2 (9)

P(i)
a =

1
T

w T

0
ca
(
u̇(i)

a − u̇(i)
d

) (
u̇(i)

d − u̇(i)
a

)
dt =

1
2

caω
2
∣∣∣∣U(i)

a −U(i)
d

∣∣∣∣2 (10)

cc

cg

轮盘部件耗散的平均功率为阻尼器   与阻尼器

 耗散功率之和

P(i)
d = P(i)

g +P(i)
d,cR+P(i)

d,cL =
1
2

cgω
2
∣∣∣∣U(i)

g

∣∣∣∣2+
1
2
ℜ
[
ccω

2
(
2U(i)

d −U(i−1)
d −U(i+1)

d

)H
U(i)

d

]
(11)

整体叶盘−吸振器阵列系统中各部件的输入功

率与耗散功率随频率变化而变化, 反映了不同频率

下各部件振动能量的分布与传递特征.

 3     吸振器阵列的单模态抑振特性

mb1 = 0.25 kg mb2 = 0.35 kg md = 1.2 kg kb1 = 2×
106 N/m kb2 = 1×106 N/m kc = 5×107 N/m kg =

6×105 N/m B = 5 N β = 0.002/ωn ωn

cb1 cb2 cc cg β

在系统集中参数模型基础上, 研究吸振器阵列

对整体叶盘结构的抑振特性. 鉴于动力吸振器主要

在窄频带中起作用, 首先分析吸振器阵列的单模态

抑振特性, 为多模态吸振器阵列的设计提供基础. 本
文采用的叶盘集中参数模型参照文献 [4], 具体为:

  ,       ,       ,    

  ,       ,       ,    

 ,     ,     , 其中     为被控

模态的固有频率, 阻尼系数   ,    ,    与   由   与对

应弹簧刚度确定, 叶片的失谐刚度系数

∆k(i)
b1 = δ

(i)
1 k(i)

b1

∆k(i)
b2 = δ

(i)
2 k(i)

b2

 (12)

δ(i)1 δ(i)2式中,    与   为随机参数, 表示叶片随机失谐.

考虑到吸振器阵列中包含了匹配多个模态的多

个序列, 针对每个吸振器序列定义质量比、频率比

和阻尼比等无量纲参数

µm =

Nam∑
j=1

m( j)
am

N (mb1+mb2+md)

λm =
ω(m)

a

ωn

ξm =
ca

2
√

kama
m = 1,2, · · · ,Na


(13)

µm

λm

ξm

式中, Na 为控制模态数, 质量比   表征吸振器序列

的总质量与叶盘质量的比值, 频率比   表示吸振器

与被控模态的频率匹配情况, 阻尼比   反映吸振器

的阻尼水平. 由于采用的是无量纲参数, 分析得到的

结论更具一般性和参考价值.
图 3 为叶盘固有频率随节径数的变化情况, 图

中包含了低阶与高阶叶片主导以及叶片−轮盘耦合

型模态. 为充分展示吸振器阵列方法对于不同类型

模态的抑制效果, 并考虑各模态对失谐的敏感性, 从
中选取了 3 阶模态振型作为控制对象, 并分别简记

为 TM1, TM2和 TM3, 图 4为这 3阶模态的振型图,
由图可看出各模态下叶片和轮盘的变形特征.

TM1, TM2和 TM3模态在共振频率范围内的功

率流特征以及 95% 振幅放大因子 (AMF) 变化情况

分别如图 5 和图 6 所示. 由功率流变化特征可清晰

看出各模态共振时的振动能量分布和耗散特征, 其
中 TM1 和 TM3 为叶片主导模态, 轮盘耗散的振动

能量几乎可忽略, TM2模态共振时, 轮盘耗散了一定

的振动能量, 且这 3 阶模态对于失谐都较为敏感,
95%振幅放大因子的最大值均超过 1.9.

针对 TM1, TM2和 TM3模态, 依次分析吸振器

阵列对这 3 类模态的抑振特性, 结果如图 7 ~ 图 9
所示. 分析中的质量比为 0.01, 0.02 与 0.03, 阻尼比
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图 3   整体叶盘结构固有频率

Fig. 3    Natural frequencies of the blisk
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图 4   整体叶盘结构的模态振型

Fig. 4    The modal shapes of the integral blisk
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图 5   整体叶盘结构的功率流变化特征

Fig. 5    The power flow characteristics of the blisk
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图 6   失谐整体叶盘结构的振动响应统计特征

Fig. 6    Statistical characteristics of vibration response of mistuned blisk
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图 7   吸振器阵列对叶盘 TM1模态的减振效果

Fig. 7    The vibration reduction performance of the dynamic absorber
array for the Mode TM1 of blisk
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包含 0.5%, 1%, 2% 和 5% 这 4 种情形, 并对比了吸

振器数为 8 和 24 情形. 在各分析情形中, 吸振器均

具有相同的参数. 为量化吸振器阵列的抑振效果, 定
义减振幅度 R 为

R = 100%× |Ab−Aa|/Ab (14)

Aa Ab式中,    与   分别为添加吸振器与无吸振器叶盘的

最大振幅, R 越大表示抑振效果越好.

R−λ

R−λ

由图 7 可知, 通过合理设计吸振器, 可以使得

TM1模态共振幅值下降 70%以上, 最优情况下可获

得超过 80% 的减振幅度. 吸振器阵列的质量比、阻

尼比、频率比和吸振器数量都会对抑振性能产生影

响. 在质量比和吸振器数量确定的情况下, 存在最优

频率比和最优阻尼比, 减振效果在最优频率比下达

到最佳, 随着吸振器频率偏离最优频率, 减振性能有

所下降. 吸振器阻尼比的影响也较为显著, 虽然小阻

尼比情况也能够获得较大的减振幅度, 但    曲线

较为尖锐, 减振性能对频率调谐误差比较敏感; 随着

阻尼比的增加,    曲线逐渐趋于平缓, 对于频率比

的敏感性下降, 但过大的阻尼比也会降低最佳减振
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(f) µ1 = 0.03, Na1 = 8 
图 7   吸振器阵列对叶盘 TM1模态的减振效果 (续)

Fig. 7    The vibration reduction performance of the dynamic absorber
array for the Mode TM1 of blisk (continued)
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图 8   吸振器阵列对叶盘 TM2模态的减振效果

Fig. 8    The vibration reduction performance of the dynamic absorber
array for the Mode TM2 of blisk
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R−λ
幅度. 随着质量比由 0.01升至 0.03, 最大减振幅度有

所提升,    曲线的尖锐度有所下降, 因此适度增加

质量比可提升减振性能、降低对频率调谐误差的敏

感性. 当然, 过大的质量比也会导致吸振器总质量过

大, 影响整体叶盘的轻量化, 因而选择中等的质量比,
可平衡两个方面的需要. 对于吸振器数量的影响, 在
质量比和阻尼比相同的情形下, 吸振器个数为 24时
的最大减振幅度略大于 8 个吸振器的情形. 这是由

于在吸振器数量较多时, 每个扇区均有与之对应的

吸振器, 而在 8个吸振器情形下, 每 3个扇区共享一

个吸振器, 振动传递距离相对更远, 进而影响了总体

的减振性能. 总体而言, 吸振器阵列方法对于 TM1
模态的抑振性能较好, 通过选择合理的吸振器质量

比、阻尼比和频率比参数, 能够在较大参数范围内

获得 50% 以上的减振幅度, 且选择较少数量的吸振

器也能获得较好的抑振性能, 这一点为多模态抑振

提供了良好的基础.

R−λ

由图 8可知, 吸振器阵列对于 TM2模态的抑振

效果更好, 最大减振幅度超过 90%, 且在小质量比下

也具有较好的效果; 各参数情形下的    曲线均较

为平缓, 对频率比变化较不敏感. 质量比、频率比、

阻尼比以及吸振器数量对其减振性能的影响特征

与 TM1模态类似, 质量比的增加可以提升最优减振
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图 8   吸振器阵列对叶盘 TM2模态的减振效果 (续)

Fig. 8    The vibration reduction performance of the dynamic absorber
array for the Mode TM2 of blisk (continued)
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图 9   吸振器阵列对叶盘 TM3模态的减振效果

Fig. 9    The vibration reduction performance of the dynamic absorber
array for the Mode TM3 of blisk
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幅度, 提升阻尼比可降低对于频率比的敏感性, 吸振

器数量为 24 时的减振效果也略好于 8 个吸振器情

形. 吸振器阵列对 TM2模态效果更好的主要原因在

于: TM2 模态具有显著的叶片−轮盘耦合, 叶片上的

振动能量能够有效地通过轮盘传递到吸振器上, 使
得吸振器吸收和耗散更多的能量. 对于类似于 TM2
模态的叶片−轮盘耦合模态, 选择较小的质量比与合

适的阻尼比, 能够获得较好的减振性能.
图 9 为吸振器阵列对于 TM3 模态的抑振特性,

总体而言, 吸振器阵列对于 TM3模态也有较好的抑

振效果, 只是最优减振幅度略低于 TM1 和 TM2 模

态. 在小质量比情形下, 最大减振幅度有限, 且对频

率调谐误差敏感. 在大质量比情形下, 最大减振幅度

可达到 70% 以上. 对于此类模态, 可选择较大的质

量比和中等的阻尼比, 并通过提高加工精度确保频

率调谐精度, 以获得较好的减振性能.
根据图 7 ~ 图 9 中的结果, 可以看出吸振器阵

列的减振性能对频率调谐精度最敏感, 其次是阻尼

比, 质量比和吸振器个数的影响相对较弱. 在进行吸

振器阵列设计时, 可首先确定质量比和吸振器个数,
进而通过分析选择最优阻尼比和频率比.

 4     吸振器阵列的多模态抑振特性

Na1 = Na2 =

Na3 = 8 µ1 = 0.02, µ2 = 0.01, µ3 = 0.02

ξ1 = ξ2 = ξ3 = 1%

λ3 = 1

λ1

λ2

λ1 = 0.98 λ2 = 0.96

通过对 TM1, TM2和 TM3模态的分析可知, 吸
振器阵列能够有效抑制叶盘的共振幅值, 且对多种

不同模态均有较好的效果. 本节研究吸振器阵列同

时抑制 TM1, TM2和 TM3模态的效果. 根据单模态

抑振结果, 匹配各模态的吸振器数量为  

 , 质量比分别设为       ,
考虑到阻尼比的影响效果以及工程实际中的实现形

式, 选择    . 在此基础上, 选择吸振器

的频率比, 由于 TM3模态的固有频率与 TM1和 TM2
差异大, 故频率比    . TM1 与 TM2 模态的固有

频率很接近, 二者存在相互影响, 采用遍历方式获得

较好的频率比组合, 结果如图 10所示. 由图可知:  
和   的不同组合对于减振性能的影响明显, 综合两

者的影响, 选择   ,    .
图 11为整体叶盘−吸振器阵列系统在 3阶模态

频率范围内的功率流特征 , 与无吸振器时的结果
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(f) µ3 = 0.03, Na3 = 8 
图 9   吸振器阵列对叶盘 TM3模态的减振效果 (续)

Fig. 9    The vibration reduction performance of the dynamic absorber
array for the Mode TM3 of blisk (continued)
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λ1 λ2图 10   最大振幅比与频率比   和   的关系

λ1 λ2

Fig. 10    The relationship between amplitude reduction level and the
frequency ratio     and  
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(图 5)对比可知: 吸振器阵列显著降低了叶盘的输入

功率, 且输入功率的绝大部分被吸振器耗散, 叶片与

轮盘结构耗散的功率较少, 清晰地展示了吸振器阵

列方法的作用机理.
进而, 研究吸振器阵列对于失谐叶盘的抑振效

果, 图 12 为安装吸振器阵列的失谐叶盘结构 95%
振幅放大因子的统计特征, 由图可知, 吸振器阵列显

著降低了失谐导致的振幅放大现象. 对于 TM1 和

TM2 模态, 95% 振幅放大因子在很大范围内降至

1 以下. 对于 TM3 模态, 95% 振幅放大因子下降明

显, 尤其是在小失谐和中等失谐水平下. 此外, 1%的

阻尼比总体上的效果较好, 对于部分模态, 适度调整

阻尼比可获得更好的抑振性能.

前述分析均假设吸振器具有相同的参数, 但实

际吸振器间不可避免存在一定偏差. 为此, 分析吸振

器参数偏差对其减振性能的影响. 由前述分析可知,

频率比对吸振器性能影响最显著, 因而本文保持各

吸振器的质量比和阻尼比不变, 通过随机改变吸振
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图 11   吸振器阵列影响下的叶盘功率流特征

Fig. 11    The power flow characteristics of the tuned blisk under the
influence of the dynamic absorber array
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图 12   吸振器阵列对失谐叶盘振动响应统计特征的影响

Fig. 12    Influences of the dynamic absorber array on the statistical
characteristics of response of mistuned blisk
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器的刚度来模拟随机频率调谐误差情形

k̃(i)
a = δik

(i)
a (15)

δi

σa

式中,    为随机数, 本文采用由均值为 0、标准差为

 的正态分布生成随机数序列.
σa = 1%本文取标准差    , 随机生成了 50 组随机

偏差序列, 并依次带入到失谐叶盘−吸振器阵列系统

模型中, 开展统计分析, 结果如图 13所示, 图中粉色
σ ⩽ 2%

σ ⩾ 4%

区域为 50 组 95% 振幅放大因子的包络区域. 由图

可知, 吸振器阵列参数的偏差会对其减振性能产生

影响, 且对不同模态的影响程度存在差异, 其中对于

TM1 和 TM2 模态的影响较小, 对应的包络区域较

窄, 而对 TM3模态的影响较大. 此外, 在不同失谐水

平下, 吸振器参数偏差的影响也存在差异. 在小失谐

水平下, 如   , 吸振器参数偏差均导致减振性能

劣化, 即图中粉色区域整体高于无偏差情形. 在大失

谐水平下, 如   , 吸振器参数偏差并非一定降低

抑振性能, 反而有可能带来一定程度的性能提升, 如
图中粉色区域的中心线低于无偏差情形. 因此, 可以

主动引入合理的参数偏差, 通过牺牲部分小失谐水

平下的性能, 来显著提升大失谐水平下的性能, 以获

得更好的总体抑振性能.
本节分析的多模态吸振器阵列的总质量仅为叶

盘的 5%, 通过合理的参数设计, 显著抑制了叶盘的

3阶模态共振响应, 减振效果显著. 此外, 吸振器阵列

方法在各吸振器存在小的参数偏差时仍具有较好的

抑振性能, 鲁棒性较好.

 5     吸振器阵列方法的实验验证

为验证吸振器阵列方法的有效性 ,  搭建了如

图 14 所示的实验台, 该实验台主要包括: 简化叶

盘、吸振器、压电驱动器、行波激励系统和振动测

量系统等. 实验台采用简化叶盘作为被控对象, 便于

加工, 能够反映实际叶盘的振动特征; 激励系统由基

于 Labview的信号发生器生成多组具有相位差的谐

波信号, 经压电控制器放大, 驱动压电片激励叶盘振

动; 通过设置不同的信号相位差, 可产生多种不同阶

次的激励信号, 激励叶盘不同节径的模态振型; 加工

了悬臂梁形式的吸振器, 并在吸振器上黏贴黏性阻

尼材料, 吸振器黏贴在叶片根部位置, 模拟安装在轮

盘外缘内侧的吸振器阵列结构.
如图 14 所示的简化叶盘具有 12 个叶片, 每个

叶片的根部黏贴一片压电片, 吸振器个数也为 12. 实
验中抑制的模态为一个二节径模态 , 固有频率为

270.96 Hz, 吸振器的总质量为叶盘质量的 3.15%, 吸
振器的实测阻尼比为 2.21%, 实验中观测的是各叶

片端部的振动幅值. 图 15为安装吸振器阵列前后各

叶片端部振动幅值的包络曲线, 由于叶盘加工存在

一定的偏差, 导致该叶盘存在一定程度的失谐, 使得

叶盘的包络曲线出现两个共振峰. 在安装了吸振器
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图 13   吸振器频率比存在随机偏差时的抑振效果

Fig. 13    The performance of the dynamic absorber array considering
parameters deviations
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1.59×10−4 m 2.36×10−5 m
以后, 叶盘共振峰显著降低, 共振峰出现了分裂现象,
最大振幅由    降为    , 减振幅

度达到 85.2%. 实验结果展示了吸振器阵列方法对

于叶盘减振的优异效果.

 5     结论

(1) 本文提出了基于多组吸振器的失谐整体叶

盘多模态抑振方法, 通过集中参数模型和功率流分

析方法, 揭示了吸振器阵列对于谐调与失谐整体叶

盘多模态振动的抑制机理. 分析结果表明: 吸振器阵

列方法可以有效抑制叶片主导与叶片−轮盘耦合型

模态, 也能够以较小的附加质量同时抑制多阶模态

共振, 对失谐导致的振幅放大现象控制效果显著.

(2) 吸振器阵列的减振性能与质量比、频率比

和阻尼比等参数紧密相关. 一般而言, 增加质量比能

够提升最优减振性能, 并降低对于吸振器频率调谐

误差的敏感度. 在一定质量比下, 存在最优频率比和

阻尼比, 过小或过大的阻尼比都不利于吸振器吸收

和耗散振动能量, 通过合理设置质量比和阻尼比, 可
在较大频率比范围内获得较好的减振性能.

(3) 吸振器阵列方法的减振性能对于吸振器加

工制造误差具有较好的鲁棒性, 还有可能通过合理

的吸振器频率主动偏离设计获得更好的综合性能.
本文的研究结果对于发展高效、可靠的整体叶盘多

模态抑振方法具有重要的参考价值.
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