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拉杆失谐模型及其对端面弧齿应力分布的影响

袁淑霞，张优云，蒋翔俊，朱永生

（西安交通大学 润滑理论及轴承研究所，７１００４９西安）

摘　要：为了深入了解拉杆失谐对端面弧齿应力分布的影响，建立拉杆转子失谐刚度模型，研究拉杆失谐对转子动力学
特性的影响，并将转子的动态响应曲线代入端面弧齿有限元分析模型，分析拉杆失谐对端面弧齿应力分布的影响．研究
结果表明：正失谐拉杆位于轴心轨迹椭圆长轴位置，负失谐拉杆位于轴心轨迹椭圆短轴位置时可以减小转子各向异性；

负失谐拉杆处于动态弯曲时的受压侧，可减小各齿应力差；而处于受拉侧时，则会进一步增大各齿应力差；正失谐情况则

相反．
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　　重型燃气轮机和航空发动机转子一般采用端
面弧齿结构，通过一根中心拉杆或多根周向拉杆

将各级带有端面弧齿的轮盘组合在一起．该类转
子是一种典型的周期对称结构，由于加工误差、材

料特性和使用中的磨损等引起周期对称性的少量

改变称之为失谐．［１］．端面弧齿转子包括３种可能

的失谐，即叶片失谐、拉杆失谐和端面弧齿失谐．
由于端面弧齿采用同一工序加工，即使存在

失谐，失谐量也很小，并且端面弧齿本身很小，端

面弧齿失谐不会对转子造成比较严重的影响，因

此可不考虑端面弧齿失谐的影响．目前，对于叶片
失谐的研究主要集中在叶盘（ｂｌｉｓｋ）结构［２－６］，即

叶盘和轮盘采用整体结构，这种结构中，轮盘一般

比较单薄，叶片和轮盘间的振动具有强耦合关系，

因此大多研究叶片失谐所引起的叶片振动局部化

现象．而对于非整体叶盘结构，以榫头方式进行叶
片和轮盘之间的联接，轮盘刚度较大，其振动与叶



片的耦合关系也比较弱，一般单独将叶片作为悬

臂结构采用Ｃａｍｐｂｅｌｌ图进行分析［７］，此时可不考

虑叶片失谐引起的应力局部化现象．对于周向拉
杆，存在另一种形式的失谐，即各个拉杆预紧不均

匀时导致的失谐．如果一根拉杆的预紧力与其它
拉杆不同，则该拉杆在转子弯曲时的受力与其它

拉杆不同，从而导致转子弯曲刚度的改变，并产生

刚度各向异性．周向拉杆的受力情况与拉杆所处
位置有关，转子旋转导致失谐拉杆位置的周期性

变化，从而引起转子弯曲刚度各向异性的时变性．
这种失谐不同于叶盘的弱耦合结构的失谐，而是

类似裂纹转子产生的刚度各向异性．如何计算由
于拉杆预紧失谐所引起的转子刚度的各向异性也

是本文要研究的内容．
本文建立了拉杆转子失谐刚度模型，探讨拉

杆失谐对转子动力学特性的影响，根据动力学分

析结果，进一步研究拉杆失谐时端面弧齿应力变

化规律，为端面弧齿的设计提供参考．

１　拉杆转子失谐刚度模型
拉杆失谐对转子刚度的影响有点类似裂纹转

子的开闭效应，而裂纹转子刚度的计算已经有很

多研究成果．主要有对裂纹转子动力学的研
究［８－１０］，以及关于不同裂纹对比的研究［１１－１３］，此

外还有裂纹识别的研究［１４－１８］．在拉杆失谐转子
中，旋转产生刚度各向异性与裂纹转子的开闭效

应类似，可借鉴裂纹转子的研究方法，但与裂纹转

子不同的是，裂纹无法承受拉应力，而失谐转子由

于受拉侧是靠拉杆承受拉应力，当拉应力达到一

定程度时，失谐拉杆仍可以承受拉应力．对拉杆转
子等效刚度的研究，文献［１９］已经提出了相应的
模型并通过现场实测数据进行验证．该模型的基
本出发点是转子受压侧的载荷由接触界面承受，

而受拉侧的载荷由拉杆承受．从而得到转子弯曲
时的中性层以及转子等效抗弯刚度，其表达式见

公式（１）．本文在此基础上提出拉杆转子失谐刚
度模型．

ＥＩ＝∫Ａ［Ｅｗ（ｙ－ｈｌ）２］ｄＡ ＋ ∑ｉ（σｒｉ≥０）ＥｒＡｒ［ｈｌ ＋
Ｒｒｓｉｎ（２πｉ／ｎ）］

２． （１）
式中：ＥＩ为转子等效刚度，Ｅｗ为轮盘材料弹性模
量；Ｅｒ为拉杆材料弹性模量；Ａｒ为拉杆横截面
积；ｈｌ为中性层与Ｚ轴距离；ｎ为拉杆数；Ｒｒ为拉
杆中心圆半径．

当一根拉杆存在预紧失谐时，会使转子刚度

产生各向异性，并且由于转子转动，该各向异性存

在时变性．假设初始时失谐拉杆位于０°位置，在
转子中该拉杆编号为ｎ，图１是截取转子中任意两
级轮盘来表示弯曲时拉杆转子的力学模型．当转
子旋转时，无失谐拉杆和失谐拉杆的位置也发生

相应变化，对于无失谐的ｎ－１根拉杆，其计算方
法与文献［１９］基本相同，但要考虑旋转角度产生
的各向异性，因此公式（３）～（４）中正弦（ｓｉｎ）或
余弦（ｃｏｓ）函数中要加上ωｔ．在弯曲力作用下，拉
应力减小的拉杆将不起作用，只有拉应力增加的

拉杆对转子抗弯产生贡献，所以有σｒｉ≥０的限制
条件．而对于失谐拉杆，由于失谐会使拉杆的预紧
力与其它拉杆不同，正失谐时预紧力大于其它拉

杆，负失谐时预紧力小于其它拉杆，因此要考虑失

谐拉杆的失谐影响系数，即式（３）～（４）中（１±
η）项，η为失谐率，失谐率的定义可表示为公式
（２）：

η＝（珔Ｐ－Ｐ）／Ｐ． （２）
式中：Ｐ为无失谐拉杆预紧力；珔Ｐ为失谐拉杆预紧
力，失谐率的取值范围为（－１，１）．
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图１　单根拉杆失谐时转子力学模型

　　由于转子转动，失谐拉杆位置发生相应变化，
失谐拉杆转到受压侧时，拉杆拉应力减小，该拉杆

对转子抗弯无贡献，转子刚度与无失谐时相同；而

失谐拉杆转到受拉侧时，失谐拉杆拉应力增加，对

转子抗弯产生贡献，需考虑失谐拉杆的影响，转子

刚度与无失谐时相比有所改变，这就类似裂纹转

子的开闭效应．
结合式（１）的方法，拉杆失谐时刚度的计算

方法如下（以Ｙ方向为例，Ｘ方向与此类似）．
计算Ｙ向中性层：

∫Ａ［Ｅｗ（ｙ－ｈｌ）／ρ］ｄＡ＝
∑
ｎ－１

ｉ＝１（σｒｉ≥０）
ＥｒＡｒｄｙ１／ρ＋ＥｒＡｒ（１±η）ｄｙ２／ρ，（ｄｙ２≥０）；

∑
ｎ－１

ｉ＝１（σｒｉ≥０）
ＥｒＡｒｄｙ１／ρ，　　　　　　　　（ｄｙ２ ＜０）

{
．

（３）
其中：

　　ｄｙ１ ＝Ｒｒｓｉｎ（２πｉ／ｎ＋ωｔ）＋ｈｌ，
　　ｄｙ２ ＝Ｒｒｓｉｎ（２πｎ／ｎ＋ωｔ）＋ｈｌ．
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根据式（３）可以确定中性层ｈｌ的位置．
计算Ｙ向等效刚度：

ＥＩ＝

∫Ａ［Ｅｗ（ｙ－ｈｌ）２］ｄＡ＋ ∑
ｎ－１

ｉ＝１（σｒｉ≥０）
ＥｒＡｒｄ

２
ｙ１＋

　　ＥｒＡｒ（１±η）ｄ
２
ｙ２，　　 （ｄｙ２≥０）；

∫Ａ［Ｅｗ（ｙ－ｈｌ）２］ｄＡ＋ ∑
ｎ－１

ｉ＝１（σｒｉ≥０）
ＥｒＡｒｄ

２
ｙ１，

　　　　　　　　　　　（ｄｙ２ ＜０）















．

（４）
　　Ｘ方向的计算方法与Ｙ方向相同，只需把式
（３）～（４）中的ｓｉｎ改为ｃｏｓ即可．

由于失谐拉杆处于受拉侧和受压侧的“开闭

效应”，式（３）和式（４）中分为ｄｙ２≥０和ｄｙ２ ＜０
两种情况．其中η为失谐率，其余参数与式（１）相
同．因为式（１）提出的方法已用现场数据进行了
验证，本文提出的失谐刚度计算方法只是在式

（１）的基础上分离出失谐拉杆，考虑其各向异性
进行转子Ｘ方向和Ｙ方向等效刚度的计算，与式
（１）的力学原理相同，所以式（３）～（４）无需进
行验证．

以上讨论的是一根拉杆失谐时的情况，多根

拉杆失谐时，只需从式（３）和式（４）的无失谐项中
去掉失谐拉杆加在失谐项中即可，可以写成式

（５）和式（６）的形式．

∫Ａ［Ｅｗ（ｙ－ｈｌ）／ρ］ｄＡ＝

∑
ｉ（σｒｉ≥０）

ＥｒＡｒｄｙ１／ρ＋∑
ｊ（σｒｉ≥０）

ＥｒＡｒ（１±ηｊ）ｄｙ２／ρ， （５）

ＥＩ＝∫Ａ［Ｅｗ（ｙ－ｈｌ）２］ｄＡ＋∑ｉ（σｒｉ≥０）ＥｒＡｒｄ
２
ｙ１＋

　　 ∑
ｊ（σｒｉ≥０）

ＥｒＡｒ（１±ηｊ）ｄ
２
ｙ２． （６）

其中：ｄｙ１ ＝Ｒｒｓｉｎ（２πｉ／ｎ＋ωｔ）＋ｈｌ，（ｉ为无失谐
拉杆号）；ｄｙ２＝Ｒｒｓｉｎ（２πｊ／ｎ＋ωｔ）＋ｈｌ，（ｊ为失谐
拉杆号）．

２　拉杆失谐对转子动力学响应的影响
拉杆预紧失谐会对转子的动态响应造成一定

影响．对周向拉杆转子进行动力学分析时，接触界
面处等效抗弯刚度由式（１）或式（４）计算，式（１）
用来计算无失谐转子，式（４）用来计算失谐转子，
连续区域采用传统方法计算抗弯刚度．

本文采用有限元法对某一重型燃气轮机转子

拉杆失谐时的动态特性进行了研究，该转子模型

见图２，拉杆和轮盘材料属性见表１．由于滑动轴
承刚度和阻尼的各向异性，各节点的轴心轨迹是

椭圆．根据现场测试结果，转子的工作转速在二阶
临界转速之上，因此转子振型复杂．对于运动中的
任一时刻，转子的振型为一空间曲线，如图３．将１
周的动态响应分成２０个时间点，画出转子中每一
节点处的运行轨迹．对其中某一轮盘的动态响应
进行分析，得出失谐对转子动态响应的影响规律．
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图２　某一重型燃气轮机转子模型及节点划分示意图
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图３　拉杆失谐时转子的动态响应

表１　拉杆和轮盘材料属性

设备 弹性模量／ＧＰａ 泊松比 密度／（ｋｇ·ｍ－３）σ０２／ＭＰａ

拉杆 ２０４ ０．３００ ８２４０ １０５０

轮盘 １９８ ０．３７５ ７９３０ ９５０

　　假定有１根拉杆发生失谐．拉杆失谐包括正
失谐和负失谐，失谐拉杆的预紧力大于其它拉杆

称为正失谐，反之称为负失谐．由于轴承刚度和阻
尼的各向异性，不同位置拉杆失谐所产生的转子
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刚度矩阵和阻尼矩阵也不相同．假定失谐拉杆分
别位于图１中０°和９０°位置（因轴承刚度阻尼亦
为各向异性，不同初始位置拉杆失谐将与轴承刚

度相耦合，产生不同的刚度矩阵），两位置拉杆正

负失谐３０％与无失谐转子某一级轮盘的响应幅
值对比见图４．负失谐相当于减小了该方向的刚
度，使转子响应幅值加大；而正失谐则相当于增加

了该方向的刚度，使转子响应幅值减小．与轴承的
刚度叠加时，二者对轴心轨迹的形状影响相反．
例如，处于０°位置拉杆负失谐使转子椭圆程度增
加，正失谐使转子椭圆程度减小；而处于９０°位置
拉杆失谐则相反．正失谐拉杆位于轴心轨迹椭圆
长轴位置，负失谐拉杆位于椭圆短轴位置时可以

减小转子各向异性，增加转子稳定性．从整体上
说，正失谐从一定程度上降低了转子动态响应，但

正失谐有可能使个别拉杆应力过高而导致破坏．
因此对转子的预紧方案是：最好做到均匀预紧，尽

量不要产生负失谐，若产生正失谐应严格控制其

预紧力大小．
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图４　拉杆不同失谐模式下转子某一级轮盘轴心轨迹

３　拉杆失谐对端面弧齿应力分布的
影响规律

　　由图４可知，失谐拉杆处于不同位置时转子
轴心轨迹的椭圆程度不同．通过计算，负失谐拉
杆处于３０°（２１０°）时转子轴心轨迹的椭圆程度最
大，属于最不利工况，０°位置与３０°位置拉杆失谐
所产生的动态响应相差很小．为与坐标轴相对
应，研究失谐拉杆处于 ０°时端面弧齿应力分布
情况．

拉杆预紧失谐时，端面弧齿应力分布也较均

匀预紧时有一定区别，这主要有两方面原因：首先

是失谐改变了转子的预紧力，使得端面弧齿在预

紧时的应力分布较无失谐转子有所不同；其次是

工作过程中由于失谐转子动态响应引起动应力的

影响．
本文采用有限元法建立预紧失谐时端面弧齿

转子模型，对转子预紧、升速、传扭等过程进行分

析，并把拉杆失谐时的响应曲线代入转子力学分

析模型，得到拉杆失谐时端面弧齿的应力分布．研
究对象为某一重型燃气轮机转子，该转子每级轮

盘周向共有１８０个齿，每个齿的角度为１°，中间
空余１°与另一轮盘的端面弧齿配合．用１２根周
向拉杆将各级轮盘联接在一起．因此每间隔１５个
齿处有一个拉杆．这也正是图５（处于０°位置拉杆
无失谐与正、负失谐３０％条件下预紧后和工作过
程中的应力对比）中正常工作时每隔１５°出现一
次应力波动的原因．该波动主要是由离心力的作
用引起的，由于拉杆的存在，致使轮盘周向质量不

再均匀，而是存在周期性变化，拉杆材料的密度较

大，并且体积也大于各级轮盘去除材料的总和，在

离心力的作用下，拉杆的离心力作用于轮盘，导致

拉杆位置轮盘径向变形大，由于泊松效应，其轴向

和周向的负变形也大，因而导致端面弧齿周向应

力和轴向应力减少量也较其它位置大，所以形成

了应力波动．
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图５　拉杆失谐对端面弧齿应力影响

　　从图５可以看出，预紧后正负失谐对端面弧
齿的应力分布影响基本相反．工作时随着转子各
角度响应幅值的不同，与预紧力叠加时会产生不

同的结果．轴承的刚度和阻尼特性决定了即使不
发生失谐，转子的轴心轨迹仍然是椭圆，而不是

圆，对本文研究的转子，其动态响应在３０°（２１０°）
方向最大，而１５０°（３３０°）方向最小（结合图４可
知）．所以，当０°位置拉杆正失谐时，０°位置响应
幅值最大情况得到正失谐附加应力的补偿，反而

使正失谐后端面弧齿应力分布更加平均，甚至优

于无失谐转子；而负失谐则进一步加大了０°位置
的动态响应，使端面弧齿应力差加大．如果处于
９０°位置拉杆正失谐则会加大端面弧齿的应力差，
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处于９０°位置拉杆负失谐虽然会从一定程度减小
端面弧齿应力差，但负失谐使动态响应增大，同样

会增加端面弧齿动应力．因此可以得出当拉杆正
失谐位置与最小轴承刚度位置重合时，可以促进

端面弧齿应力分布更加均匀，但正失谐必须有一

定限度，否则会导致预紧力过大而损坏转子．
以上讨论的是单根拉杆失谐情况．当两根拉

杆失谐时，通过计算，如果失谐拉杆对称分布，则

预紧时不会产生图５中“圆实心点”曲线和“实心
三角”曲线的波动，而是类似于“实心矩形”曲线

的分布，但数值要小于“实心矩形”曲线．如果失
谐拉杆非对称分布，则依然会产生波动．工作时与
预紧力叠加会产生不同的应力分布，具体情况可

根据失谐拉杆位置采用本文提出的方法进行计

算．对于多根拉杆失谐的情况也可采用公式（５）
和（６）计算．但多根拉杆失谐因为无法定义哪些
为失谐拉杆，哪些为无失谐拉杆，所以，多根拉杆

失谐属于弹性交互的研究范畴，其拉杆预紧力的

分布与预紧方法有关，因此本文不再具体讨论多

根拉杆失谐问题．
图６反映了拉杆不同程度负失谐时各工况下

端面弧齿应力变化规律．在图６中，齿１位于０°位
置，对应失谐拉杆位置，齿９０位于１８０°位置，为
失谐拉杆对面位置．分别研究了两位置处端面弧
齿在各工况下的应力变化规律．预紧过程中，由于
失谐拉杆预紧力小于其它拉杆，失谐拉杆对轮盘

的作用力也小，轮盘受到周向不均匀的压缩力时

将产生转动，该转动随着拉杆失谐量的增加而增

大，以至于除了失谐拉杆位置端面弧齿应力降低

外，失谐拉杆对面端面弧齿应力会较均匀预紧时

有所升高．因此齿１和齿９０的应力变化趋势相
反．离心力和扭矩力的作用只改变了端面弧齿应
力大小，但不会改变轮盘的转动，此时端面弧齿应

力大小改变，但趋势不会改变．
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工况３—扭矩力作用，工况４—动态弯曲

图６　拉杆不同程度负失谐端面弧齿应力对比

　　动态弯曲力使得端面弧齿应力差变小，是因
为失谐拉杆位于０°位置，而根据轴承刚度和阻尼
特性，该位置处于动态弯曲时的受压侧，因而端面

弧齿应力增加；若失谐拉杆位于１８０°位置，则处
于动态弯曲时的受拉侧，端面弧齿应力将减小，则

会进一步增大各端面弧齿应力差，增加转子刚度

各向异性，对转子平稳运行产生更加不利影响．而
正失谐情况则相反．

当拉杆失谐率较大时，在离心力的作用下有

可能使失谐拉杆预紧力减小到０，这样转子在运
行中极易发生危险，因此预紧时要杜绝该情况

发生．

４　结　论
１）提出拉杆转子失谐刚度模型．
２）正失谐拉杆位于轴心轨迹椭圆长轴位置，

负失谐拉杆位于轴心轨迹椭圆短轴位置时可以减

小转子各向异性，增加转子稳定性．并且拉杆正失
谐位置与最小轴承刚度（椭圆长轴）位置重合时

可以促进端面弧齿应力分布更加均匀，但正失谐

须有一定限度，否则会导致预紧力过大而损坏

转子．
３）离心力作用下，拉杆失谐率达到一定程度

时，有可能使失谐拉杆预紧力减小到０，转子运行
中极易发生危险，因此预紧时要杜绝该情况发生．
４）负失谐拉杆处于动态弯曲时的受压侧时，

失谐拉杆处端面弧齿应力增加，减小了各端面弧

齿的应力差；而处于动态弯曲的受拉侧时，失谐拉

杆处端面弧齿应力减小，则会进一步增大各端面

弧齿应力差．正失谐情况则相反．
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