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摘 � � � 要: 利用有限元方法计算了某型发动机涡轮盘径向销钉孔的应力应变分布,分析了不同销钉数目、

孔销之间的不同摩擦系数和涡轮盘是否施加扭矩对销钉孔周边应力的影响, 发现了前期试验状况与实际使

用的差异.利用拉伸应变能寿命预测公式进行了寿命评估, 与试验有较好的一致性.有限元计算及试验结果

说明了涡轮盘加扭疲劳试验的必要性,为某型发动机高压涡轮盘的延寿工作提供了依据.
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Abstract: The st ress and st rain dist ribut ion at the radial pin holes in a turbine disc of an

aero�eng ine w as analyzed using f inite element analysis( FEA) method. The inf luence of some
factor s on the st ress dist ribut ion adjacent the pin hole w as discussed, such as the numbers of

the pins, the f rict ion coef f icient betw een hole and pin, the presentat ion o f tor que on the disc.

The analy sis r ev ealed the dif ference betw een earlier test and actual operation. The fatigue

life w as est imated w ith the formula of st rain energ y and the pr edict ing life tallied w ell w ith

the test . The r esults demonst rate that turbine disk fat igue test w ith to rque is necessary ,

pro viding a mechanical foundat ion for the life extension of the high pressure turbine discs.

Key words: high pressure turbine disk; the pin holes; finite element method;

st ructure analy sis; life calculat ion fo rmula of st rain ener gy

� � 某型发动机高压涡轮盘、轴采用了销钉连接

方式,连接部位是强度较弱部位.为研究工作条件

下高压轮盘连接部位的应力、应变场和疲劳寿命

特点,准确定寿,需要开展涡轮盘销钉孔结构分析

和寿命评估.

试验台上某型发动机高压涡轮盘系统是由试

验转轴、止退环、涡轮盘和 16个销钉(前期试验时

为方便观测间隔一个销钉孔安装一个销钉,总共

安装了 8个销钉)组成的
[ 1]
.转轴和涡轮盘热压配

合后,加装径向销钉,实现扭矩的可靠传递; 销钉、

轴和涡轮盘之间过盈装配.

但前期的试验 [ 1�2] 以及寿命预测并未达到预

期效果, 与涡轮盘实际使用寿命相差较大.为此,

本文从涡轮盘工作实际出发, 和前期试验相对照,

利用有限元方法,进行不同销钉数目、孔销之间的

不同摩擦系数和气动载荷对涡轮盘销钉孔周边应
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力的影响分析; 在进行不同试验载荷条件下应力

分析的基础上, 进行销钉孔试验寿命估算,为验证

试验结果并探究加扭试验条件下销钉孔有较长的

疲劳寿命的力学依据开展销钉孔寿命分析.

1 � 涡轮盘系统简化与建模

1� 1 � 简化建模

根据涡轮盘的试验和工作情况,建立了三种

模型:试验条件下 16销钉无扭矩模型(简称模型

1,如图 1)采用 1/ 32循环对称结构, 用来模拟安

装全部销钉后不考虑气动载荷工况;采用 1/ 16循

环对称结构前期试验的 8 销钉无扭矩模型(简称

模型 2,如图 2) ; 也采用 1/ 16涡轮盘循环对称结

构,模拟涡轮盘的实际工况考虑气动载荷的 16销

钉有扭矩模型(简称模型 3, 如图 3) .在装配中,涡

轮盘套装在试验轴上, 装配过盈量为 0� 003 ~
0� 063 mm ,在建模时取中值 0� 033 mm ;然后通过
销钉定位联结, 销钉与轴、盘体之间的装配过盈量

为 0� 005~ 0� 015mm, 在建模时取中值 0� 01mm.
止退环的作用是防止销钉脱出,其与涡轮盘、销钉

无过盈.

图 3 � 模型 3 实体示意图

F ig . 3 � Sketch of model 3

1� 2 � 计算条件分析

系统中的涡轮盘、止退环、轴和销钉分别采用

了三种材料:涡轮盘和止退环为 GH4133高温合

金,转轴为 40CrNiM oA、销钉为 18Cr2Ni4WA 结

构钢. 其中 GH4133在 250 � 的循环应力应变曲
线是用文献[ 3] 450 � 和 600 � 数据线性外推得

到的,其余数据来自 航空材料手册![ 4] .

为简化建模计算,略去轮盘塔头和叶片,其离

心力施加于涡轮盘模型外缘, 总离心力随转速的

变化分别为190 341N ( 209� 6 rad/ s)和7 687 129N
( 1196r ad/ s) ;通过气动载荷计算分析,涡轮盘气

动扭矩为13875N ∀ m.实际使用中涡轮盘销钉孔
区域的工作温度为 250 � .

1� 3 热应力等效方法

涡轮盘在工作时有温度应力影响,而试验无

法模拟温度梯度, 因此一般都采用提高转速补偿

温度应力的方法: 采用热�结构贯序耦合方法. 首
先计算轮盘有温度应力时的应力场, 然后利用增

加转速的方法在销钉孔等效温度应力进行计算,

从而确定提高后的转速.

一般情况下,在只知道外缘和内缘温度,而轮

盘的温度场未知时, 可用四次经验公式来替代

T= T 0 + ( T 1- T 0 )
R

4- R
4
0

R
4
1- R

4
0

( 1)

式中 T 1和 R1 分别表示轮缘温度与半径; T 0和 R0

分别表示轮心温度与半径.

温度数据来自测量结果: 该型发动机常温下

开车到最大转速直至停车的一个循环下, 涡轮盘

轮缘、轮心等几个测点的温度曲线如图 4所示, 将

图中 100%转速时轮缘与轮心的温度数据带入式

( 1) ,进行有限元计算,即可得到温度分布和温度应

力分布.其中最大温差周向温度应力为 270MPa,
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轮盘的实际最大工作转速是 1 196 rad/ s. 这与恒

温 250 � 、转速为 1 331 rad/ s在偏心孔处的弹性

应力分布几乎完全相同,因此在试验中转速循环

为 209� 6~ 1 331 rad/ s. 与提高转速相对应, 试验

中使用了将叶尖削短 46%的短叶片,来保持试验

和实际工况叶片的离心力相同.

图 4 � 主循环温度曲线图

Fig . 4 � Temperature curves in main cycle

2 � 涡轮盘系统结构计算分析

由于涡轮盘材料 GH4133在 250 � 的循环应

力应变曲线是通过 450 � 和 600 � 数据线形外推
得到的,过盈装配条件下几种金属材料间的静摩

擦系数也是通过工程经验来选取的, 因此有限元

计算是定性计算, 用来进行几种不同模型之间对

比分析.

涡轮盘系统应力应变分析表明:在载荷循环

中,循环峰值应变幅出现在涡轮盘销钉孔周缘,凸

肩内侧孔缘较大(图 5所示 P 点附近) .如图 5,在

P 点附近, PQ方向有可能产生疲劳开裂. 为后续

描述方便,这里约定当转速达到最大时记为峰值

状态,试验小转速时记为循环谷值状态.

2� 1 � 销钉孔壁摩擦系数对 P点应力应变的影响

在有限元分析模型中,销钉孔壁与销子间的

图 5� 重点考察部位 P 点和 PQ 线段的选择

F ig. 5� Cr itical par t of P and PQ

摩擦系数是基于二者之间为过盈装配条件下静摩

擦的特点, 按一般工程经验选取的, 具体取值为

�= 0� 4�
为进一步分析摩擦系数对 P 点应力应变值

的影响,在模型 1上补充进行了摩擦系数 �取值

为 0� 1时的应力分析工作,结果见表 1� 由对比结
果可以看出, P 点的最大主应力、主应变均随摩擦

系数成正比变化, �取值 0� 4 时 P 点的最大主应

力、主应变分别是 �取值 0� 1时的 1� 1倍; P 点循

环变幅随 �值的变化幅度相对较小, 且表现出不

同的规律,在 �取值 0� 1~ 0� 4 区间内, 应力幅随

�值增加而增加,应变幅则随 �值增加而减少.上

述计算结果说明, P 点计算结果与销钉和销钉孔

之间的约束有关.

2� 2 � 模型 1计算结果分析

在整个循环加载过程中, 涡轮盘、销钉和试验

转轴之间都有分离现象.销钉相对于试验转轴有

相对位移,涡轮盘相对于销钉的位移不明显,止退

环受到销钉的挤压. 试验转轴、销钉、止退环在循

环过程中,其应力应变变化在弹性范围内.

涡轮盘的周向应力云图如图 6所示,危险区

域在销钉孔周围.在进入循环峰值转速时,销钉孔

处进入塑性区,其第一主应力为周向,明显大于第

二、第三主应力.应变变化规律和应力变化规律相

表 1� 各种模型及摩擦系数对 P点应力应变计算结果的影响比较

Table 1 � Influence of models and coeff icients on stress and strain at P

计算模型
循环峰值最大

主应力/ MPa

循环谷值最小

主应力/ M Pa

循环

应力幅/ MPa

循环

应变幅

模型 1
静摩擦系数 �= 0� 1 816� 11 - 740� 09 1 556� 2 0� 010132 1

静摩擦系数 �= 0� 4 920� 9 - 714� 33 1 635� 2 0� 009931 �

模型 2
有销钉孔 932� 32 - 747� 55 1 679� 9 0� 010794 �

无销钉孔( P#) 1 108� 7 - 674� 39 1 783� 1 0� 009465 7

模型 3 � � � � � � � � � 974� 92 - 700� 06 1675 � 0� 008987 8

注:循环谷值最小主应力与循环峰值最大主应力方向相同.
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同,第一主应变的方向为涡轮盘周向,其对应的主

应变明显大于第二、第三主应变. 循环谷值状态

时,对应周向应力如图 7,计算结果见表 1�

2� 3 � 模型 2计算结果分析

在前期试验中为了测量方便, 采用间隔一个

销钉孔安装一个销钉的方法进行连接, 共安装了

8个销钉,为此进行了 8销钉无预扭模型的计算.

如图 8、图 9所示,图中左侧未安装销钉, 右侧安

装了销钉.图循环峰值状态下和循环谷值状态下

的应力云图.

数据结果分析表明,在轮盘 8销钉试验模型

中, 未装销钉的销钉孔处也有可能产生裂纹. 这

里设定与安装销钉一侧 PQ线段相对应的未安

装销钉的一侧为 P#Q#线段,则其 P#点周向应变

幅循环峰值点处应变幅值小于安装销钉孔边的

循环峰值点处, 但其塑性梯度小, 单从危险点着

手很难判断, 具体讨论见第 4 节, 计算结果见

表 1�

2� 4 � 模型 3计算结果分析

涡轮盘在实际工作中有气动扭矩,气动计算

为 13875N ∀m, 为此又进行了有预扭模型计算.
考察涡轮盘系统结构, 在考虑扭矩后, 每隔 1/ 16

涡轮盘结构应力应变循环对称. 在柱状节点坐标

系下,取对称两截面上位置相同的节点, 则其 �,  

和 z 三坐标位移完全相同,因此采用对称节点自

由度耦合的方法约束模型边界进行添加扭矩的

计算.

计算表明循环峰值周向应变幅出现点和 16

销钉模型 P 点的位置相同.图 10、图 11所示为循

环峰值状态和循环谷值状态时的周向应力分布,

可以看出, 当添加扭矩时, 其应力应变场不再对

称,呈现向一边偏的趋势,在施加扭矩以后涡轮盘

的应变幅减小.计算结果见表 1�
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图 10� 模型 3 循环峰值状态周向应力分布云图

F ig . 10 � Cir cumferential stress dist ribution of t urbine

disc at the cr est of the cycle of model 3

图 11 � 模型 3 循环谷值状态周向应力分布云图

F ig. 11 � Circumferential st ress distr ibut ion of turbine

disc at the trough of the cycle o f model 3

3 � 涡轮盘寿命规律研究

对于高应力梯度区域, 仅仅从应力及应力修

正的公式来计算寿命,不考虑应变及应变梯度,其

寿命预计结果与实际情况已发生严重背离,误差

已超出工程许可范围. 譬如利用 Masson�Cof fen
公式[ 5�6] ,计算只安装 8个销钉的模型 2, 安装销

钉的销钉孔寿命远低于没有销钉的销钉孔,和表

2中的 1~ 4号试验结果完全相悖.

对于大应变及大应变范围和梯度的构件来说,

从能量的角度来衡量, 则更为精确. 为此, 本文利

用了赵福星提出的拉伸应变能寿命预计方法. [ 7]

3� 1 � 涡轮盘实验情况

涡轮盘在地面旋转试验器上, 前期进行过不

加扭矩的 4次低循环疲劳试验. 为便于盘轴连接

销钉孔裂纹检测,在试验中传扭的 16个销钉中仅

等间隔装了 8个(即模型 2) . 目视发现裂纹,停止

试验分解检查,试验结果见表 2�
为了考核施加扭矩对盘轴连接销钉孔疲劳

表 2 � 某型发动机高压涡轮盘低循环疲劳寿命试验结果

Table 2� Test results of LCF lif e of the high� pressure turbine disc

序号 试验条件 试验盘 试验循环数 检查情况

1

盘轴连接销子不承受扭矩,

试验中单号销钉孔未装销

子, 双号销钉孔装有销子

新盘 7087

1# 孔为主裂纹, 已扩展至盘中心, 长 26 mm; 4# , 7# ,

9# , 12# 和 15# 孔均目视可见裂纹;

断口分析揭示出 1# 裂纹萌生寿命 3 493 循环, 4# 裂纹

萌生寿命 3667 循环[ 1]

2
旧盘

( 200H)
6047

1# 孔为主裂纹,长 10 mm; 5# , 8# , 12# 和 16# 孔均目

视可见裂纹; 断口分析 1# 裂纹萌生寿命 3 161 循环, 8#

裂纹萌生寿命 3 985 循环, 16 # 裂纹萌生寿命 3 783

循环[ 1]

3
旧盘

( 800H)
2100

着色检查 6 个孔 ( 3# ~ 8 # ) 均有裂纹, 长度分别约为

10, 5, 2, 5, 10 mm 和 5 mm[ 6]

4
旧盘

( 800H)
2610

2 330 循环时检查发现 7# 孔裂 4 mm, 2 430 循环时裂纹

未明显扩展, 2610 循环时裂纹扩展至 10 mm[ 6]

5

盘轴连接销子承受 10000

N ∀ m 恒定扭矩作用 , 16 个

销钉孔均装有连接销子

新盘 10000
15 个销钉孔均未发现裂纹

(另一个孔销子拔不出, 无法检查)

注:序号 3 和 4 号试验转子循环峰值转速为 12810 r/ im, 其它试验转子循环峰值转速为 12 710 r/ m in.
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寿命的影响,又进行了施加固定扭矩的高压轮盘疲

劳试验.试验施加恒定的 13875N ∀m 扭矩,传扭的

16个销钉全部装上(即模型3) .试验通过10000循

环, 分解探伤检查, 未发现裂纹 (试验结果见表

2) .显示了在新的试验条件下,某型高压轮盘有较

长的疲劳寿命.

3� 2 � 拉伸应变能寿命模型

该模型的假设是:在低循环载荷作用下, 构件

材料的损伤,是由其最大应力点附近所吸收的拉

伸应变功控制的. 每个循环单位体积的材料所吸

收拉伸应变功的大小, 可通过拉伸应变能的有效

值来度量.

材料的对称循环拉伸应变能表述为

Wd =
!∀- 1

2
!#t, - 1

2
2 p, - 1

1+ n#+
 e, - 1

2
( 2)

其中 �
!∀- 1

2 为循环的应力幅;

� !#t, - 1

2
为循环的总应变幅;

�  p, - 1=
!#p
!#t

,  e, - 1=
!#e
!#t
分别为塑性应变比

和弹性应变比;

� !#p , !#e 分别为塑性应变范围和弹性应变
范围;

� n#为循环应变硬化指数.

采用构件低循环疲劳寿命的拉伸应变能模

型,利用文献[ 3]材料试件的循环应力应变和寿命

数据,外推拟合的 250 � GH4133寿命计算式为

lgN f= 5� 1089- 5� 535 4( logW d)+

6� 9087( logW d)
2- 5� 0421( logWd)

3+

1� 834 8( lo gW d)
4- 0� 2569( logW d)

5 ( 3)

其中 W d 为有效应变能; N f 为循环寿命.

而构件拉伸应变能的有效值, 可由距最大应

力点 0� 8mm以内虚拟裂纹深度方向上的拉伸弹
性应变能与拉伸滞后能的和的均值来近似.最大

应力点附近的拉伸应变能有效值, 可由第一主应

力和第一应变幅的函数积分出来.

W∃ = ∃
1

0
%
!∀1
2
!#1, t
2

d a
-

( 4)

其中a
-
=

a
a0
为虚拟裂纹相对长度, a0 = 0� 8 mm;

!∀1
2
,
!#1, t
2
分别为第一主应力幅和第一主应变幅;

%为与局部应力、应变和应力循环特征 r ∀相关的

函数.

当构件最大应力点附近的有效拉伸应变能与

光滑试件对称循环的拉伸应变能相等时,构件与

光滑试件将具有相同的寿命. 即

W∃= W d ( 5)

在此条件下,对 3 种结构载荷条件下如图 5所示

P 点起始沿 PQ 线方向的有效应变能和寿命计

算,结果如表 3所示, 应变能分布如图 12~ 图 14

所示.

3� 3 � 计算与试验对比分析

由于材料数据有限, 这里只能进行定性分析,

为比较方便提出寿命比概念, 寿命比是计算得到

的循环寿命与最小循环寿命的比值.

对于前期无扭矩 8销钉结构的试验盘,有销

钉孔和无销钉孔的初始寿命非常接近, 寿命比为

1� 02 %1,有销钉孔的寿命略长一些,这与试验中
两种孔都有裂纹且无销钉孔裂纹较多的现象相一
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表 3 � 寿命计算值

Table 3� Calculation results of life

计算条件序号 模型 3 模型 1 模型 2(有销钉孔) 模型 2(无销钉孔)

有效应变能/ ( M J/ m3) 2� 499 9 2� 7511 3� 076 8 3� 120 0

寿命/ (循环数) 5320 4 433 3661 3580

寿命比 1� 49 1� 24 1� 02 1� 0

注:寿命比是以模型 2(无销钉孔)为基准.

图 14� 模型 3 应变能分布

F ig . 14 � Strain energ y distr ibution of model 3

致(如表 3种序号为 1~ 4的 4个试验盘结果) .由

图 13可以看出, 虽然有销钉孔孔边( a- = 0)应变

能大于无销钉孔孔边应变能. 但是,有销钉孔应变

能随相对虚拟裂纹长度a
-
衰减较快, 使得其应变

能有效值略小于无销钉孔的, 因而出现了有销钉

孔的寿命略长的计算结果.

无扭矩的 16销钉结构试验盘其计算初始寿

命,大于 8销钉结构试验盘的计算初始寿命, 寿命

比为 1� 24 %1� 说明采用 8销钉结构进行试验会

降低轮盘销钉孔的疲劳寿命, 也就是说前期试验

不太合理.

有扭矩的 16销钉结构试验盘,其计算初始寿

命大于无扭矩的 8销钉结构试验盘的计算初始寿

命,寿命比为 1� 49%1� 表 3中加扭盘的计算寿命

5320循环, 而表 2所列加扭试验盘经历 10 000次

循环后无裂纹, 试验寿命大于计算值.其原因与孔

边有限元网格较粗有关. 图 12~ 图 14 的应变能

分布可以反映出这一结果(由于时间所限未作进

一步探讨) .

增加径向销钉个数, 添加扭矩之所以能减小

销钉孔周向应力应变, 是因为径向销钉的径向拉

力减小了涡轮轴安装凸肩的径向变形. 峰值状态

3种载荷结构的径向销钉拉力见表 4�

表 4 � 峰值状态径向销钉拉力

Table 4� Force of the radial dowel at the peak condition

计算条件 单个销钉拉力/ N 销钉总拉力/ N

模型 1 3 751� 8 60029

模型 2(有销钉孔) 3 631� 0 29048

模型 3 7 543� 2 120690

工作中的涡轮盘除了承受扭矩外还承受轴向

力,可以预见轴向力也具有增加径向销钉摩擦力

减小销钉孔应力应变的作用.

4 � 结 � 论

本文通过对某型发动机高压涡轮系统销钉孔

部位的结构计算分析和基于应变能寿命计算公式

的寿命评估,发现了前期试验状况与实际使用差

别较大的问题,提出了涡轮盘加扭的试验方法,有

效解决了试验问题, 为延寿工作提供了力学依据.

经整理和分析,可得如下结论:

1) 轮盘的危险点在轮盘销钉孔缘的P 点,与

疲劳试验的起裂点是一致的. 无预扭 8 销钉结构

的试验盘中有销钉孔和无销钉孔的初始寿命非常

接近,有销钉孔的寿命略长一些,这与试验中两种

孔都有裂纹且无销钉孔裂纹较多的现象相一致,

说明了计算的合理性.

2) 无预扭的 16销钉结构试验盘计算初始寿

命,大于 8销钉结构试验盘的计算初始寿命.说明

采用 8销钉结构进行试验会降低轮盘销钉孔的疲

劳寿命,也说明了前期试验的不合理性.

3) 所施加的扭矩是根据实际工作中叶片的

气动载荷计算得到的, 添加扭矩的计算和试验寿

命要优于不添加扭矩的计算和试验结果.利用这

一结论解决了试验问题,为某型发动机的延寿工

作提供了依据.
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