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摘　　　要：根据接触面位移收敛的特点，采用“位移提取法”计算锯齿形叶冠接触面的接触应力，在面网格

尺寸为０．２０２ｍｍ时可以得到准确的接触应力，最大值为４５３．４８ＭＰａ。分析了带冠叶片在不同情况下的应力

水平和扭转程度，发现随初始安装紧度的增加应力水平增大，随离心载荷的增加叶片的扭转角度增大。根据

接触面施加载荷与扭转角度的关系，得到了叶片的压缩刚度和扭转刚度，由于压缩刚度远大于扭转刚度，所以

叶身应力制约接触面应力。提出以叶冠平均挤压应力不大于４０％的名义屈服极限、叶片当量应力不大于

７５％的名义屈服极限作为静载荷强度判断准则进行静强度分析，初始安装紧度为０．１２７ｍｍ时的带冠叶片模

型可以满足该强度要求。
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　　高展弦比低压涡轮转子叶片常在叶片顶端采

用叶冠结构，相邻叶冠抵紧可以减少叶片的扭转

和弯曲变形，增强叶盘组件刚性；减少叶尖漏气，

提高涡轮效率；叶冠间的摩擦可以吸收振动能量，

起到减振作用［１］。锯齿形叶冠由于有更良好的减

振效果而被大量采用［１２］。

在对锯齿形叶冠进行静强度设计和评估时，

按早期的经验公式，叶冠接触面平均接触压应力

要求为２０～４０ＭＰａ
［３］。也有经验指出，考虑叶冠

各种因素，最大不超过５０ＭＰａ，有耐磨涂层时可

适当增大。Ｅ３ 资料
［４］中ＧＥ（美国通用电气公司）

设计的５级低压涡轮锯齿形叶冠接触压应力均小

于２０ＭＰａ，ＰＷ（普拉特·惠特尼集团公司）设计

的４级低压涡轮转子叶冠接触压应力均小于２５

ＭＰａ。通常情况下，除脆性材料外，可以认为材料

的拉伸和压缩下的名义屈服极限均相等［３］，可用

拉伸状态的屈服载荷代替压缩屈服载荷，显然上

述限制值（２０～５０ＭＰａ）与压缩屈服极限（６７０

ＭＰａ）相比偏小。为此，需探究两个问题：①叶冠

接触面接触应力的真实分布情况如何；②叶冠接

触应力静强度判断的依据是什么。

本文在提出高精度计算叶冠接触面接触应力

方法的基础上，分析载荷对叶冠接触面紧度的影

响，以及叶冠接触面紧度对叶片应力水平的影响，

初步提出一种以叶身应力和叶冠接触面的接触应

力作为参考的带锯齿形叶冠叶片静载荷强度分析

方法。

１　计算模型及叶冠接触面紧度分析

１１　计算模型

本文计算所选用的叶片模型如图１所示，为

某航空发动机涡轮转子叶片，在叶片顶端带有锯

齿形叶冠，将叶片进行装配后如图２所示，锯齿形

叶冠在装配后中间一部分相互接触，称为接触面，

其中叶背侧的叶冠接触面记为接触面犘，叶盆侧

的接触面记为接触面犛，图２中标注的犘、犛是对

中间叶冠而言的。

图１　锯齿形叶冠结构

Ｆｉｇ．１　Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｚｉｇｚａｇｂｌａｄｅｓｈｒｏｕｄ

图２　叶冠装配图

Ｆｉｇ．２　Ａｓｓｅｍｂｌｙｏｆｂｌａｄｅｓｈｒｏｕｄ

在对叶冠间的接触应力进行有限元分析时，

选择循环对称模型［５］作为接触状态的计算模型，

即根据叶片数将模型分为犖（叶片数）份，每份中

保留完整的叶身结构并包括完整的叶冠接触部

分，图３为叶片和轮盘模型的１／犖 部分，计算模

３３７
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型坐标系的狓轴方向为发动机径向，狔方向为发

动机周向，狕方向为发动机轴向，以下如未特别说

明坐标系均与图３相同。叶冠处的直径在３００～

４００ｍｍ之间，图４（ａ）和图４（ｂ）分别为该模型叶

片和轮盘的网格划分情况，在叶冠处体网格尺寸

为０．５ｍｍ、面网格尺寸为０．２０２ｍｍ时，单元数为

３９７１６，节点数为１４４３８６。

叶片材料为某铸造高温合金，密度为８．１６

ｇ／ｃｍ
３，其他性能参数见表１

［６］。

图３　带冠叶片循环对称模型

Ｆｉｇ．３　Ｃｙｃｌｉｃｓｙｍｍｅｔｒｙｍｏｄｅｌｏｆｓｈｒｏｕｄｅｄｂｌａｄｅ

图４　模型网格划分

Ｆｉｇ．４　Ｍｅｓｈｏｆｔｈｅｍｏｄｅｌ

表１　叶片材料参数

犜犪犫犾犲１　犕犪狋犲狉犻犪犾狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犫犾犪犱犲

温度／

℃
泊松比

弹性模量／

ＧＰａ

热膨胀系数／

１０－５℃－１

屈服强度

σ０．２／ＭＰａ

２０ ０．３ １９９ ８１５

２００ ０．３ １９０ １．２５６

５００ ０．３ １７８．９ １．６７５

６００ ０．３ １７５．２ １．７１６ ６３０

７００ ０．３ １６８．８ １．８４２ ６１０

８００ ０．３ １６１．７ ２．０５１ ６７０

９００ ０．３ １５４．６ ２．２６１ ４３０

　　根据发动机实际安装状态，设置模型的边界

条件。如图５所示，约束轮盘前安装边的轴向位

移（犃），榫接部分在前安装边榫头和榫槽轴向位

移一致（犅），同时还需要设置轮盘两侧面和叶冠

切割面为循环对称面（犆），对整个结构添加转速

（犇）。叶冠接触面接触设置选择面面接触和对

称接触，接触算法选择增广拉格朗日法（ａｕｇｍｅｎ

ｔｅｄＬａｇｒａｎｇｅ）。

图５　边界条件

Ｆｉｇ．５　Ｂｏｕｎｄａｒｙｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

１２　叶冠接触面紧度

对于锯齿形叶冠，叶冠间的接触状态有过盈

配合和间隙配合两种，过盈配合时的过盈量即为

接触面紧度，间隙配合的空隙即为接触面间隙。

为了使叶片产生更好的减振效果，叶冠接触面间

多采用紧度。接触面的接触紧度对叶身应力和叶

冠接触应力都有较大影响。对紧度的分析涉及装

配前、装配后和工作过程３种状态。比尔格尔
［３］

分析了叶冠装配前后的参数变化，认为叶冠装配

前接触面紧度可以达到１ｍｍ左右；黄庆南等
［７］给

出的某发动机装配状态的叶冠接触面紧度为０．４６

ｍｍ。叶冠接触面间也有间隙设计，并且达到一定

转速时开始接触［８］。Ａｒｋｈｉｐｏｖ等
［９］分析认为当接

触面之间的装配间隙为０．１、０．３ｍｍ和０．５ｍｍ时，

分别在转速为１５％、３０％和５０％左右时接触面开

始接触。不同工作状态下叶冠间的紧度（间隙）有

所不同，故在研究中需要分析不同状态下的紧度变

化情况，以及紧度对带冠叶片强度的影响。

叶冠紧度可通过３个方面获得
［１０］，一是通过

叶冠平均厚度处截面的周向距离狋设置紧度，二

是通过预扭角Δβ获得紧度，三是在叶冠斜切角

度θ上设置紧度，上述参数所表示的具体含义如

图６所示，其中，整体坐标系犗狓狔狕与计算模型相

同，狔′犗狕′为叶冠的局部坐标系。

４３７
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图６　改变紧度的参数

Ｆｉｇ．６　Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓｔｈａｔｃｈａｎｇｅｔｉｇｈｔｎｅｓｓ

本文中的叶片通过叶冠预扭使接触面获得紧

度，叶冠预扭方向为俯视逆时针方向，如图７所

示，即叶冠通过逆时针的扭转使紧度增加。本文

计算得到带冠叶片的接触面紧度为０．１２７ｍｍ。

图７　叶冠预扭方向

Ｆｉｇ．７　Ｐｒｅｔｗｉｓｔｄｉｒｅｃｔｉｏｎｏｆｔｈｅｂｌａｄｅｓｈｒｏｕｄ

２　叶冠接触面接触应力分析方法

２１　接触面接触应力分析现状

接触应力的数值计算和常规有限元计算不

同，在接触边界处随着有限元计算网格的加密接

触应力不断增大，无法收敛，针对接触应力的这个

特点，课题组［１１］将常规数值计算结果与光
!

试验

结果相结合来确定满足精度要求的应力计算有限

元网格尺寸，Ｗａｎｇ等
［１２］将光

!

试验结果作为有

限元计算的位移边界条件来进行应力分析，这两

种方法都需要与试验相结合，缺乏普适性；尹芳

等［１３］则提出采用“外推法”，即通过对尖角周围节

点的收敛应力外推的方式来估算尖角的应力，该

方法需要通过样条插值进行外推，存在一定的误

差。以上方法均具有一定的局限性，无法满足叶

冠接触面计算精度的要求。

２２　不同网格尺寸下接触应力分析

采用常规接触方法，对模型进行有限元分析。

在其他条件不变的情况下，只改变叶冠接触面的

面网格尺寸进行计算（在面网格很小的情况下，为

防止网格过度畸形，将体网格大小也减小），在面

网格尺寸为０．０６２５ｍｍ时，最大接触应力超过了

材料的屈服极限，此时的计算考虑了塑性。得到

的不同网格下的计算结果如表２所示。

在一般问题的有限元分析计算中，随着网格

尺寸的不断减小，计算精度不断提高，计算结果收

敛。而分析表２可以发现，随着面网格尺寸的减

小，接触面的最大位移基本不变，但最大接触应力

逐渐增加，相邻尺寸下最大接触应力计算结果相

对差值均大于１０％，无法收敛，显然该情况与一

般问题有限元分析计算的情形不同，因此无法通

过常规有限元分析方法得到准确的叶冠间接触应

力，需要寻找另一种方法。

２３　位移提取法

通过表２中数据可以发现，虽然接触面最大

接触应力随网格尺寸的减小不收敛，但是接触面

最大位移却收敛，故提出采用“位移提取法”进行

接触边界的应力计算。

表２　不同网格尺寸下有限元计算结果

犜犪犫犾犲２　犉犻狀犻狋犲犲犾犲犿犲狀狋犮犪犾犮狌犾犪狋犻狅狀狉犲狊狌犾狋狊狑犻狋犺犱犻犳犳犲狉犲狀狋犿犲狊犺狊犻狕犲狊

体网格

尺寸／ｍｍ

面网格

尺寸／ｍｍ

最大接触

应力／ＭＰａ

面网格尺寸减半

相对差值／％

接触面最大

位移／ｍｍ

面网格尺寸减半

相对差值／％

１．０ １．０ ３１３．４５ ０．３４３２０

０．５ ０．５ ２６４．７４ －１８．４０ ０．３４３１９ －０．００２９

０．５ ０．２５ ３９４．２９ ３２．８６ ０．３４３１７ －０．００５８

０．５ ０．１２５ ５０２．７０ ２１．５７ ０．３４３２３ ０．０１７５

０．５ ０．０６２５ ７７７．０９ ３５．３１ ０．３４３２４ ０．００２９

５３７
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　　位移提取法基于有限元计算中位移函数的连

续性和保续性。对于平面问题的线性单元和二次

单元，在节点上要求位移函数连续，而１阶导数可

以不连续［１４］，即位移是连续的，而应力和应变可

能不连续。在接触计算中也可发现，由于网格加

密导致边界点接触应力不断增大，甚至趋于无穷，

无法收敛；但边界位移可以收敛。

位移提取法的思路为：采用常规方法进行接

触计算，在位移收敛后，将接触物体分开，提取边

界位移并将其作为位移边界条件重新代入计算，

直至应力收敛，再将收敛时的网格尺寸作为接触

分析的网格尺寸计算边界接触应力。本文首先以

二维模型为例，通过光
!

试验验证该方法的可行

性，然后再将该方法应用到锯齿形叶冠接触应力

的计算中去。

二维平面应力接触模型如图８所示，在半无

限大弹性平面上有一方形压头与其接触，半无限

大平板下端固定，在其上施加垂直于狓轴的均布

压力狆１＝２．８５５ＭＰａ，以下通过位移提取法对其

接触边界应力进行计算。

对二维模型进行有限元计算，发现接触边界

的最大应力出现在边界点犈和犉处，该模型为对

图８　二维平面应力接触模型

Ｆｉｇ．８　Ｔｗｏｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｐｌａｎｅｓｔｒｅｓｓｃｏｎｔａｃｔｍｏｄｅｌ

称结构，两点处的应力和位移相同，不同网格下的

计算结果如表３所示，表中狌狓、狌狔 表示接触面狓

轴、狔轴方向的位移。该结果与之前叶冠模型的

结果相同，位移收敛而应力不收敛，可以采用位移

提取法进行接触应力计算。

提取位移收敛的０．１２５ｍｍ网格下接触边界

犈犉上所有节点的位移分布，将其作为边界条件

施加到边界犈犉上去，从而得到边界点犈、犉处的

接触应力为７．１７ＭＰａ。通过光!

试验对位移提

取法进行验证，试验得到的接触应力结果如图９

所示，横坐标“０”为接触区中间位置，“１．０”为接触

区边界位置（犈、犉），其中边界点处的应力为７．０

ＭＰａ，与位移提取法的相对差值为２．３７％，两者

非常接近，故采用位移提取法计算接触边界应力

是可行的，可以将其推广到三维模型，运用到叶冠

接触面的接触应力分析中去。

将位移提取法应用到带锯齿形叶冠的计算模

型中去，在只受离心载荷作用下，发现最大接触应

力出现在靠近叶盆侧的接触面犛。通过位移提取

法计算得到的接触面最大接触应力的结果为

４５３．３３ＭＰａ，根据该应力确定接触面接触计算时

的网格，当接触面网格尺寸为０．２０２ｍｍ时，得到

最大接触应力为４５３．４８ＭＰａ，与位移提取法的相

对差值为０．０３３％，故在进行叶冠接触面接触应

力计算时，采用０．２０２ｍｍ的接触面网格尺寸和

０．５ｍｍ的体网尺寸可以得到准确结果，在该种情

况下计算得到的叶冠整体应力及叶盆侧接触面的

接触应力分布情况如图１０所示。

根据上述分析，采用传统有限元方法直接计

算接触应力，会出现接触应力随网格减小不断增

大的现象，无法通过单纯的数值方法得到合适的

网格尺寸和与之对应的准确接触应力结果。本文

提出的位移提取法有效地解决了这一问题，其可

以确定合适的网格尺寸和接触应力，从而为后续

的分析研究提供基础。

表３　二维模型计算结果

犜犪犫犾犲３　犆犪犾犮狌犪狋犻狅狀狉犲狊狌犾狋狊狅犳狋狑狅犱犻犿犲狀狊犻狅狀犪犾犿狅犱犲犾

网格尺寸／

ｍｍ

最大接触

应力／ＭＰａ

应力相对

差值／％

接触面狓轴方向 接触面狔轴方向

狌狓／１０
－２ｍｍ 相对差值％ 狌狔／１０

－２ｍｍ 相对差值％

１．０ ４．０６ －１．５０５ －３．５４６

０．５ ４．６４ １２．５０ －１．４９５ ０．６７ －３．５４５ ０．０３

０．２５ ５．３９ １３．９１ －１．５０５ ０．６６ －３．５４９ ０．１１

０．１２５ ８．３４ ３５．３７ －１．５１７ ０．７９ －３．５４６ ０．０８

６３７
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图９　二维接触模型光弹试验结果

Ｆｉｇ．９　Ｐｈｏｔｏｅｌａｓｔｉｃｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓｏｆｔｗｏｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌｃｏｎｔａｃｔｍｏｄｅｌ

图１０　叶冠模型接触面接触应力

Ｆｉｇ．１０　Ｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｏｎｃｏｎｔａｃｔｓｕｒｆａｃｅｏｆｓｈｒｏｕｄｍｏｄｅｌ

３　载荷对锯齿形叶冠接触面紧度及

叶身应力的影响

　　对于锯齿形叶冠，其接触刚度远大于扭转刚

度，因此，叶冠接触面紧度一方面导致接触应力的

增加，另一方面也带来叶身应力的增加。

锯齿形叶冠叶片在实际的使用过程中，出现

过由于近叶冠叶身在较大的应力作用下导致的折

断故障（掉冠）［１５］。栗尼娜［１６］对不同配合紧度下

的带冠叶片进行了静强度计算，发现叶身最大当

量应力出现在进气边的叶根背部，且随着配合紧

度的增加，叶身最大当量应力逐渐增大。

根据对叶冠接触面接触应力的计算，接触面

边界点的应力较大，但这种大应力只在局部出现，

这种局部的应力过大会导致叶冠接触面的微动磨

损［１７］，导致疲劳等问题，但不是静强度的制约因

素。以上分析可以说明，不考虑接触边界，带冠叶

片的最大应力可能出现在叶身处。

３１　安装状态接触面紧度对应力的影响

３．１．１　安装状态初始紧度对变形的影响

安装状态是指叶片安装在轮盘上但还未工作

时的状态。为保证在工作状态叶冠接触面保持紧

度，大部分锯齿形叶冠在安装状态都会设置初始

紧度，这会使接触面产生初始应力。本文模型安

装状态的初始紧度为０．１２７ｍｍ。参照文献［１８］，

选择如图１１所示的叶片尖端截面上进气和出气

圆弧端点犌、犎 两点作为参考点进行扭转变形的

分析。对０．１２７ｍｍ初始紧度模型在安装状态下

进行有限元计算，总变形结果如图１２所示。可以

发现，在安装状态，由于接触面的初始紧度，在接

触面产生了挤压力，造成叶冠发生了俯视顺时针

图１１　叶片测点及扭转示意图

Ｆｉｇ．１１　Ｉｌｌｕｓｔｒａｔｉｏｎｏｆｂｌａｄｅｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔ

ａｎｄｂｌａｄｅｔｗｉｓｔｉｎｇ

图１２　安装状态叶冠总变形

Ｆｉｇ．１２　Ｔｏｔａｌｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｏｆｂｌａｄｅｓｈｒｏｕｄｕｎｄｅｒ

ｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

７３７
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方向的扭转变形，见图１１，其中犌犎 为安装前位

置，犌′犎′为安装后位置，扭转角度为０．８０４°。

３．１．２　不同初始安装紧度下叶身当量应力

以原始模型的初始安装紧度（０．１２７ｍｍ）为

基准，通过改变叶冠周向尺寸，分别计算不同初始

安装紧度（０．０２７、０．１２７ｍｍ和０．２２７ｍｍ）下叶片

的应力情况，分析叶冠接触面紧度对应力的影响，

其中不同初始安装紧度下叶冠的过盈接触如图

１３所示。

图１３　不同初始安装紧度示意图

Ｆｉｇ．１３　Ｉｌｌｕｓｔｒａｔｉｏｎｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉｎｉｔｉａｌｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｔｉｇｈｔｎｅｓｓ

图１４　初始紧度为０．１２７ｍｍ下的叶片当量应力

Ｆｉｇ．１４　Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｔｒｅｓｓｏｆｂｌａｄｅｕｎｄｅｒ０．１２７ｍｍ

ｉｎｉｔｉａｌｔｉｇｈｔｎｅｓｓ

图１４为叶冠初始紧度为０．１２７ｍｍ时的叶

片当量应力分布图，可以看出，叶冠初始安装紧度

的存在使得叶冠前缘，以及叶冠与叶身连接处在

其局部区域内的当量应力较大，各个紧度下的应

力分布情况相似。提取不同初始安装紧度下这两

个位置的应力，其中紧度为０．１２７ｍｍ时的结果

如图１５所示。不同初始安装紧度下的应力变化

见图１６，从图１６中可以看出，随着叶冠初始紧度

的增加，两处当量应力都增大，其中叶身转接处当

量应力增长幅度很快，故叶冠初始紧度对叶身转

接处的应力影响更大。

图１５　初始紧度为０．１２７ｍｍ下叶冠和叶身最大当量应力

Ｆｉｇ．１５　Ｍａｘｉｍｕｍｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｔｒｅｓｓｏｆｂｌａｄｅｓｈｒｏｕｄａｎｄ

ｂｏｄｙｕｎｄｅｒ０．１２７ｍｍｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｔｉｇｈｔｎｅｓｓ

图１６　叶片当量应力随初始安装紧度的变化

Ｆｉｇ．１６　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｔｒｅｓｓｅｓｏｆｂｌａｄｅｗｉｔｈ

ｉｎｉｔｉａｌｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｔｉｇｈｔｎｅｓｓｅｓ

３．１．３　不同初始安装紧度下叶冠接触应力

对不同初始安装紧度下叶冠接触面的接触应

力进行计算，发现不同紧度下的接触应力虽然大

小相差较大但整体分布情况基本相同，在此只给

出紧度为０．１２７ｍｍ时接触面的接触应力分布情

况，如图１７所示，图中所标叶背侧和叶盆侧均以

中间叶片为参照，从图中可以看出接触应力存在

局部较大的情况，但大部分接触应力均小于某一

值，可以根据该值进行整体强度的评估。所以对

接触应力的分析需要整体考虑接触应力的分布情

况，故对接触面的不同应力的比例进行量化分析，

结果如图１８所示，从图中可以看出，叶冠紧度在

０．０２７、０．１２７ｍｍ和０．２２７ｍｍ时，均有超过９５％

的接触面的接触应力分别小于５０、１００ＭＰａ和

２００ＭＰａ，由此看见随着紧度增加，接触面整体应

力水平和最大应力均增长较快。

８３７
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图１７　初始安装紧度为０．１２７ｍｍ时接触面接触应力分布

Ｆｉｇ．１７　Ｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｎｃｏｎｔａｃｔｓｕｒｆａｃｅ

ｕｎｄｅｒ０．１２７ｍｍｉｎｉｔｉａｌｉｎｓｔａｌｌａｔｉｏｎｔｉｇｈｔｎｅｓｓ

图１８　不同接触应力占比

Ｆｉｇ．１８　Ｐｒｏｐｏｒｔｉｏｎｏｆｄｉｆｆｅｒｅｎｔｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｒａｎｇｅｓ

综合以上分析，给叶冠施加接触面紧度，相当

于在叶冠接触面施加了一对压力载荷，该载荷导

致叶冠发生压缩，并带来叶冠的扭转，产生应力。

叶身当量应力和叶冠接触应力均随着紧度的增加

而增加，是进行静载荷强度分析需要主要考虑的

因素。

３２　载荷对叶片变形的影响

由于载荷的作用，叶片会发生扭转变形，导致

接触面紧度的改变，从而对叶身应力和叶冠接触

应力产生影响。叶冠所受的载荷主要有气动载

荷、离心载荷和热载荷３种，初步分析这３种载荷

对叶冠扭转变形造成的影响，得到３种载荷分别

作用和综合载荷作用下的叶冠周向变形结果如表

４所示。从表中可以看出，相比于气动载荷和热

载荷，离心载荷导致的变形与综合载荷作用下的

变形最为接近，即离心载荷对叶冠扭转变形影响

最大。而且，３种载荷共同作用的计算时间（约为

１６０００ｓ）是只有离心载荷作用的计算 时间

（３０００ｓ）的５倍多。所以综合考虑到计算准确性

和计算时间，本文分析离心载荷的影响。

表４　不同载荷作用下叶冠的扭转变形

犜犪犫犾犲４　犜狅狉狊犻狅狀犪犾犱犲犳狅狉犿犪狋犻狅狀狅犳犫犾犪犱犲狊犺狉狅狌犱狌狀犱犲狉

犱犻犳犳犲狉犲狀狋犾狅犪犱狊

载荷

类型

周向变形

（叶背为正）／ｍｍ

各载荷变形与综合

载荷变形的比值／％

综合载荷 ０．３５

离心载荷 ０．２６ ７４．３

气动载荷 ０．０８ ２２．９

热载荷 －０．０３ －８．６

　　对模型进行有限元计算，分析离心载荷下叶

冠的扭转情况。分别对锯齿形叶冠自由状态和接

触状态进行分析，其中自由状态下模型为单个叶

片模型，如图１９所示，在叶冠处不设置循环对称

和接触，其他均与文中第１．１节中的模型相同；接

触状态下模型仍采用前述分析所使用的循环对称

模型。得到的自由状态和接触状态下的周向变形

见图２０，与图１２安装状态的变形情况进行对比，

在图中标注出叶冠在施加离心载荷后相对于不施

加载荷情况时的扭转方向。从图中可以看出，在

自由和接触两种情况下，相对于不施加载荷的安

装状态，离心力的作用使叶冠发生了从叶盆向叶

背的逆时针旋转，自由状态的扭转角度为０．８７７１°，

接触状态的扭转角度为０．６０２°。在接触状态下，

９３７
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图１９　单个叶片模型

Ｆｉｇ．１９　Ｍｏｄｅｌｏｆｓｉｎｇｌｅｂｌａｄｅ

图２０　离心载荷下的周向变形

Ｆｉｇ．２０　Ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｌｏａｄ

该扭转使接触面仍然保持了紧度。

对不同离心载荷下的扭转情况进行分析，自

由和接触两种状态下叶冠的扭转角度（逆时针为

正）随计算转速狀ｃ 与设计转速狀ｄ 的比值变化情

况见图２１，用２次多项式进行拟合。可以看出，

在接触状态下，由于有初始紧度，所以转速为零的

时候有一个俯视顺时针０．８０４°的扭转，随着转速

的增加，发生从叶盆向叶背的逆时针扭转，顺时针

扭转的角度越来越小，紧度增加。在同一转速下，

接触状态拟合曲线的１阶导数要小于自由状态，

即与自由状态相比，接触状态扭转角随转速变化

的变化率要小得多。

图２１　自由和接触状态叶冠扭转角随转速的变化

Ｆｉｇ．２１　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｓｈｒｏｕｄｔｗｉｓｔｉｎｇａｎｇｌｅｓｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎ

ｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓｉｎｆｒｅｅａｎｄｃｏｎｔａｃｔｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

根据上述分析，离心载荷会对接触面紧度产生

影响，而紧度又会对叶片的应力产生影响。设计转

速下的应力分布如图２２所示。从图中可以看出，

只分析叶身而不考虑叶冠，叶身最大当量应力出现

在叶片与叶冠的转接处，为３７５．２４ＭＰａ。提取不同

离心载荷下该位置的应力，得到叶身最大当量应力

随转速的变化曲线如图２３所示，从图中可以看出，

随着转速的增大，叶身最大当量应力增大，且其变

化趋势与扭转角变化趋势（图２１接触状态）相似。

图２２　离心载荷下叶片应力

Ｆｉｇ．２２　Ｂｌａｄｅｓｔｒｅｓｓｕｎｄｅｒｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｌｏａｄ

除叶身当量应力外，离心载荷对叶冠接触面

接触应力也有较大影响，计算不同转速下的最大

接触应力，结果如图２４所示，从图中可以看出，叶

冠的接触应力随转速的增加而增加，变化趋势与

叶身最大当量应力变化趋势（图２３）相似，从侧面

说明两者间有相互制约的关系。

综合以上分析，当叶冠具有初始紧度时，叶冠

发生扭转，从而产生应力，叶身当量应力和叶冠接

触应力均随着紧度的增加而增加。离心载荷是导

致叶冠扭转和叶冠接触面紧度变化的主要因素，

它使叶冠发生逆时针旋转，叶冠接触面紧度增加，

应力增加，且应力随着离心载荷的增大而增大。

０４７
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图２３　叶身最大当量应力随转速的变化

Ｆｉｇ．２３　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｍａｘｉｍｕｍｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｂｌａｄｅ

ｓｔｒｅｓｓｅｓｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｏｎｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ

图２４　最大接触应力随转速的变化

Ｆｉｇ．２４　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｍａｘｉｍｕｍｃｏｎｔａｃｔｓｔｒｅｓｓｅｓｗｉｔｈ

ｒｏｔａｔｉｏｎｖｅｌｏｃｉｔｉｅｓ

４　静载荷强度分析方法

静强度分析是航空发动机结构设计中的重要

内容，如何对涡轮叶片静强度进行准确的分析，会

直接影响到发动机的安全性和可靠性［１９］。因此

有必要对涡轮叶片静强度分析方法进行研究。

４１　叶冠接触面压缩刚度和叶身扭转刚度

叶冠的变形包括接触面的压缩和叶身的扭

转，用压缩刚度和扭转刚度衡量压缩和扭转的变

形程度。叶冠接触面的压缩刚度可表示为

犽１ ＝
狆
Δ犫

（１）

其中狆为接触面上的平均压强，Δ犫为紧度。

叶片的扭转刚度定义为

犽２ ＝
犕ｎ


（２）

其中犕ｎ为力矩，为单位长度扭转角。

用数值计算方法计算不同叶冠接触面均布压

力载荷作用下的叶冠变形和扭转情况，其中，选择

如图２５所示的接触面中心位置 犕、犖 两点分别

作为叶背侧和叶盆侧的叶冠接触面变形测点，选

择前述图１１所示的叶片犌、犎 两点作为扭转角度

的测点。得到叶冠接触面变形和扭转角度（逆时

针为正）随叶冠接触面载荷变化的曲线，分别如图

２６和图２７所示，单位长度扭转角度随力矩的变

化如图２８所示。

图２５　叶冠接触面测点示意图

Ｆｉｇ．２５　Ｉｌｌｕｓｔｒａｔｉｏｎｏｆｍｅａｓｕｒｉｎｇｐｏｉｎｔｏｆｂｌａｄｅ

ｓｈｒｏｕｄｃｏｎｔａｃｔｓｕｒｆａｃｅ

图２６　叶冠接触面法向变形随接触面施加载荷的变化

Ｆｉｇ．２６　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｎｏｒｍａｌｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｓｏｆｃｏｎｔａｃｔ

ｓｕｒｆａｃｅｗｉｔｈｌｏａｄｓａｐｐｌｉｅｄｏｎｃｏｎｔａｃｔｓｕｒｆａｃｅ

从图２６中可以看出，叶盆侧接触面的法向变

形要大于叶背侧，对每个点对应的压缩刚度进行

计算，得到叶背面和叶盆面的压缩刚度的平均值

分别为４．７７０７×１０１１ Ｐａ／ｍ 和３．６４９５×１０１１

Ｐａ／ｍ，平均压缩刚度为４．２１０１×１０１１Ｐａ／ｍ。将

图２８中各点数据用同样的方法进行计算，得到扭

转刚度为３．５１Ｎ·ｍ２／ｒａｄ。对比两个刚度，可以

看出，压缩刚度远大于扭转刚度，因此，在外力作

用下，首先发生叶片的扭转变形，扭转后接触面的

接触应力发生变化，因此叶身处由扭转导致的最

大应力更值得关注。

将图２７中数据进行线性拟合，可以得到叶冠

１４７
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图２７　叶冠扭转角度随接触面施加载荷的变化

Ｆｉｇ．２７　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｔｗｉｓｔｉｎｇａｎｇｌｅｓｏｆｂｌａｄｅｗｉｔｈｌｏａｄｓ

ａｐｐｌｉｅｄｏｎｔｈｅｃｏｎｔａｃｔｓｕｒｆａｃｅ

图２８　叶片单位长度扭转角随力矩的变化

Ｆｉｇ．２８　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｔｗｉｓｔｉｎｇａｎｇｌｅｓｐｅｒｕｎｉｔｌｅｎｇｔｈｏｆ

ｂｌａｄｅｗｉｔｈｍｏｍｅｎｔｓ

扭转角度 Δβ（逆时针为正）与接触面施加载荷

狆ｃｏｎｔ的关系

Δβ＝－０．０３１３狆ｃｏｎｔ＋０．０２６ （３）

　　同时计算不同叶冠接触面载荷下叶身最大当

量应力情况，得到叶身最大当量应力σｍａｘ与叶冠

接触面施加载荷狆ｃｏｎｔ的关系如图２９所示，将图中

数据进行线性拟合，得到两者间的关系为

σｍａｘ＝６．７５５５狆ｃｏｎｔ－６．０９１６ （４）

　　将式（３）和式（４）联立，可以得到叶冠扭转角度

Δβ（逆时针为正）与叶身最大当量应力σｍａｘ的关系

Δβ＝－０．００４６σｍａｘ＋０．００２２ （５）

　　从式（５）中可以看出，叶身最大当量应力受扭

转角度影响，即与接触面紧度及和接触应力相关。

由于压缩刚度远大于扭转刚度，故叶身的应力制

约着接触面应力。

４２　静载荷强度判断准则初探

叶冠接触面主要承受接触压紧带来的压应

力，分析接触面的静强度需要以压应力作为标准。

但目前已有的强度准则多以拉伸性能为标准，通

图２９　叶身最大当量应力随接触面施加载荷的变化

Ｆｉｇ．２９　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｍａｘｉｍｕｍｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｔｒｅｓｓｅｓｏｆ

ｂｌａｄｅｗｉｔｈｌｏａｄｓａｐｐｌｉｅｄｏｎｔｈｅｃｏｎｔａｃｔｓｕｒｆａｃｅ

常情况下，可以认为拉伸和压缩下的名义屈服极

限均相等［３］。

根据前述分析，需要对叶冠和叶身当量应力

和接触面接触应力进行判断分析，分析标准参照

ＥＧＤ３
［２０］中的静强度准则。ＥＧＤ３中没有锯齿

形叶冠，但是要求榫接接触面挤压应力不超过

４０％σ０．１，同时还要求叶冠和叶身弯曲应力和拉伸

应力的合力不超过７５％σ０．１。对于本文算例，可

用σ０．２近似代替σ０．１，已知该叶片材料在温度为

８００℃时σ０．２＝６７０ＭＰａ
［６］，则在进行接触状态的

静强度评估时，叶冠接触应力（平均应力）不大于

２６８ＭＰａ（４０％σ０．２），叶冠和叶身最大当量应力不

大于５０２．５ＭＰａ（７５％σ０．２）。

４３　锯齿形叶冠叶片静载荷强度分析

以设计紧度为０．１２７ｍｍ的锯齿形叶冠叶片

模型为例，根据上述选择的静载荷强度判断准则

对其静强度进行分析。

对于叶冠接触面的接触应力，其分布如图１０

所示，最大值为４５３．４８ＭＰａ，其大于挤压应力要

求的２６８ＭＰａ，但局部应力对静强度的影响不大，

根据ＥＧＤ３，按平均应力进行评估。经计算，该

接触面的平均应力为５７．１３ＭＰａ，小于２６８ＭＰａ，

能够满足接触面挤压应力强度要求。对于叶冠和

叶身当量应力，其分布如图２２所示，最大值为

３７５．２４ＭＰａ，小于５０２．５ＭＰａ，能够满足当量应力

判断准则的要求。

根据选择的静强度准则，以叶身当量应力允

许的最大值（５０２．５ＭＰａ）为限制，根据式（４），得

到接触面平均挤压应力的限制为狆ｃｏｎｔ＝７５．３

ＭＰａ；该叶片的原始设计预扭转角度为０．８５２°，

根据所研究方法，反推接触面的接触应力要求为

５６ＭＰａ，满足设计准则的要求。

２４７
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５　结　论

通过以上对锯齿形叶冠接触应力计算方法和

叶片静强度分析方法的研究，得出以下结论：

１）对带有接触的模型进行有限元分析时，无

法通过常规有限元分析方法得到准确的叶冠间接

触应力。根据有限元求解时位移函数的连续性和

保续性，可以采用“位移提取法”进行较高精度的

应力计算。对于本文的模型，采用０．２０２ｍｍ的

面网格尺寸可以得到较为准确的接触应力。

２）本文算例离心载荷会使得叶冠尾缘发生由

叶盆向叶背的扭转，使得叶冠接触面紧度增加，从

而使接触面接触应力和叶身当量应力增大，且均

随离心载荷的增大而增大。

３）从分析可知，传统的接触面设计要求虽然

数值偏低，但其综合考虑了叶身扭转的影响，可参

考使用。

４）在接触状态下，可以选择叶冠挤压应力（平

均应力）不大于４０％σ０．２，以及叶冠和叶身当量应

力不大于７５％σ０．２初步作为叶冠静载荷强度判断

准则进行静强度分析。文中算例在设计紧度为

０．１２７ｍｍ时，可以满足以上静载荷强度的要求。
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