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摘　　　要：介绍了航空发动机带冠预扭涡轮叶片非线性接触预应力模态分析机理，并以ＡＮＳＹＳ软件为平

台，对某型涡轴发动机动力涡轮叶片进行了模态分析。结果表明：非线性接触预应力模态分析方法得到的叶

片盘９～１３节径１阶频率与动应力测试频率在变化规律上保持一致，差别基本稳定在１２％～１３％，计算精度

较传统方法有了明显的提高。
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　　带冠预扭涡轮叶片被广泛应用于航空发动机

低压涡轮转子和动力涡轮转子叶片上。这类转子

叶片一般展弦比大、刚性较低，共振与颤振问题非

常突出，带预扭叶冠结构的引入很好地解决了这

些问题，同时为系统提供了一定的额外阻尼。但

是，带冠预扭涡轮叶片与轮盘之间通常采用榫头

榫槽结构连接，榫头榫槽工作面以及带预扭叶冠

工作面间非线性接触边界的存在使得叶片振动分

析精度难以保证，结构设计变得十分困难。因此，

带冠预扭涡轮叶片振动设计一直是国内航空发动

机研制过程中的一项重要“瓶颈”。

国内针对带冠预扭涡轮叶片振动分析精度问

题已经开展了大量的探索性研究。王相平等［１］系

统论述了有限元分析时，叶身、榫头及凸肩／叶冠

的边界条件处理方法，给出了叶片静力分析与振

动分析时边界条件的选取方法或原则。欧阳德

等［２］采用有限元方法对叶片第一榫齿部位固支和

叶尖固支两种边界条件下的振动模态进行了对比

分析。周传月等［３］利用自行开发的带冠预扭叶片

耦合振动分析程序对某舰用燃气轮机动力涡轮第

二级带冠预扭叶片动频与静频进行了分析及验

证。郑君等［４］采用循环对称方法计算分析了叶冠

工作面固接和叶冠自由两种极限状态下涡轮叶片

盘的振动特性。汤凤等［５］研究了叶冠工作面完全

接触和相互接触两种条件对振动特性的影响。

摩擦阻尼方面，朱永新［６］对各主要参数对带

冠预扭涡轮叶片振动特性的影响规律进行了分

析。杨鑫［７］从理论和工程应用出发，描述了叶冠

工作过程中接触面的实际接触情况、具体受力状

态和磨损程度，并研究了叶冠接触状态的影响规

律。陈香等［８］则对叶冠之间不同接触紧度、不同

接触面积以及不同材料阻尼时的带冠预扭涡轮叶

片动力特性和减振效果进行了试验研究。

结构设计方面，丛佩红、汤凤等［９１０］研究了温

度、离心载荷及气动载荷对叶冠接触紧度的影响。

孙立业等［１１］研究了装配状态下的叶冠工作面应

力状态分析方法。李文明［１２］根据锯齿冠（即带预

扭叶冠）结构原理，直观地描述了各特性参数之间

的关系和变化规律，论述了锯齿冠结构的设计方

法。黄庆南等［１３］则提出了预扭设计的指导思想

和原则。何榜［１４］和樊江等［１５］基于ＩＳＩＧＮＴ平台

对锯齿冠涡轮叶片进行了结构与减轻质量优化。

陈露露、李迪等［１６１７］在非旋转状态下对不同接触

紧度和不同接触角度的带冠预扭涡轮叶片振动特

性进行了测试，获得了叶冠接触面紧度和接触角

度等主要参数对带冠预扭叶片振动特性和减振效

果的影响规律。

上述研究丰富了带冠预扭涡轮叶片模态分析

与摩擦阻尼减振理论，促进了国内带冠预扭涡轮

叶片结构设计技术的发展。但是，目前仍然没有

形成一个工程上真正成熟可用的带冠预扭涡轮叶

片振动设计方法。本文首先介绍了带冠预扭涡轮

叶片非线性接触预应力模态分析方法（下文简称

为接触预应力模态分析）与摩擦机理；其次，以某

型涡轴发动机一级动力涡轮转子叶片为例，利用

大型商业有限元软件ＡＮＳＹＳ对该带冠预扭涡轮

叶片进行了模态分析，并与传统模态分析方法得

到的动频结果进行对比；最后，基于该动力涡轮转

子叶片动应力测试频率进行比较分析，结果表明

采用接触预应力模态分析得到的叶片动频计算结

果的精度较传统方法有了明显提高，具有较高的

工程实用价值。

１　典型的带冠涡轮叶片叶冠结构

典型的带冠涡轮叶片叶冠结构可分为平行冠

与锯齿冠两类，如图１所示。

图１　典型的带冠涡轮叶片叶冠结构

Ｆｉｇ．１　Ｔｙｐｉｃａｌｓｈｒｏｕｄｓｔｒｕｃｔｕｒｅｏｆｓｈｒｏｕｄｅｄ

ｔｕｒｂｉｎｅｂｌａｄｅｓ

平行冠（图１（ａ））通常不带预扭，平行冠相邻

边设计成相互平行，主要用于降低叶尖泄漏，保障

涡轮性能，正常工作状态下相邻平行冠不接触，分

析时一般将平行冠做自由状态处理。

锯齿冠（图１（ｂ），下文所涉及叶冠均带预

扭），相邻边一般设计成Ｚ字形，通过叶身初始预

扭使叶冠工作面相互接触，工作过程中的离心解

扭与热膨胀会进一步提高工作面的接触紧度，使

叶冠工作面始终有效贴合并形成一个连续的整

７８１２
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环［１８］。锯齿冠结构的引入在降低叶尖泄漏的同

时，一方面提高了整圈涡轮转子叶片的刚性，避免

了叶片低频主模态共振的发生，同时对于抑制叶

片颤振效果显著；另一方面，叶冠接触面在工作过

程中会产生一定的相对滑移，这种相对滑移为叶

片轮盘系统提供了额外的振动阻尼，可有效抑制

叶片在特定模态下的振动响应，从而降低了叶片

工作过程中出现高周疲劳破坏的风险。

２　接触预应力模态分析原理及方法

本文采用大型商业有限元软件ＡＮＳＹＳ对叶

片盘进行模态分析。叶片盘预应力模态分析过程

主要分两步：第一步，考虑温度与离心载荷对叶片

盘进行非线性静力分析，获得叶片盘在温度与离

心载荷下产生的初始变形和预应力；第二步，将初

始变形和预应力代入模态分析过程，获得叶片盘

的模态频率和振型。接触预应力模态分析与传统

模态分析的主要区别在于前者预应力分析过程考

虑接触而后者不考虑。

２１　结构接触预应力分析原理

２．１．１　非线性静力分析

ＡＮＳＹＳ中，近似非线性求解是将载荷分成一

系列的载荷增量，可以在几个载荷步内或者在一个

载荷步的几个子步内施加载荷增量。每一个载荷

增量求解完成后和继续进行下一个载荷增量之前，

程序调整刚度矩阵以反映结构刚度的非线性变化。

线性结构静力分析的总体平衡方程可以写为

犓狌＝犉
ａ
＋犉

ｒ （１）

式中犓为总刚度矩阵；狌为节点位移向量；犉ａ 为

总的载荷向量；犉ｒ为反作用力向量。

总的载荷向量犉ａ可由下式得到
［１９］：

犉ａ＝犉
ｎｄ
＋犉

ａｃ
＋∑

犖

犿＝１

犉ｔｈｅ ＋犉
ｐｒ（ ）ｅ （２）

式中犉ｎｄ为节点载荷向量；犉ａｃ为加速度载荷向量；

犉ｔｈｅ 为单元热载荷向量；犉ｐ
ｒ
ｅ 为单元压力载荷向量。

２．１．２　库仑摩擦模型

基于库仑摩擦理论（图２），两接触面间可承

受一定的剪切力，当等效剪切力小于临界摩擦力

（犳ｌｉｍ）时，两接触面间不会出现相对运动，这种状

态称为黏滞。库仑摩擦模型定义如下：

犳ｌｉｍ ＝μ犘＋犫 （３）

其中μ为摩擦因数；犘为接触正压力；犫为接触凝

聚力。

等效剪切力 τ 由下式得到：

τ ＝
τ

τ
２
１＋τ槡

２
２

（４）

式中 τ 为二维等效剪切力，τ
２
１＋τ槡

２
２为三维等效

剪切力，其中τ１ 为１方向剪切力，τ２ 为２方向剪

切力。

当等效剪切力 τ 超过临界摩擦力犳ｌｉｍ时，接

触面与目标面间将出现相对运动，这种状态称为

滑移。黏滞／滑移状态的计算用于确定接触点何

时从黏滞过渡到滑移或者何时从滑移过渡到黏滞。

即使在正压力为零的情况下，滑移阻力同样存在。

ＡＮＳＹＳ接触预应力分析过程中，带冠预扭

涡轮叶片叶冠工作面间及榫头榫槽工作面的接触

关系均采用ＣＯＮＴＡ１７４和ＴＡＲＧＥ１７０单元模

拟。ＣＯＮＴＡ１７４和ＴＡＲＧＥ１７０单元间可定义

最大等效摩擦力犳ｍａｘ，此时，无论接触正压力有多

大，只要等效剪切力达到该值，滑移就会发生。接

触单元提供了两种库仑摩擦模型：各向同性摩擦

和正交各向异性摩擦。本文假设带冠预扭涡轮叶

片叶冠工作面的摩擦为各向同性摩擦。

图２　库仑摩擦模型
［１９］

Ｆｉｇ．２　Ｃｏｕｌｏｍｂｆｒｉｃｔｉｏｎｍｏｄｅｌ
［１９］

罚函数法是通过接触刚度在接触力犉ｃ与接

触面间的穿透值（接触位移）间建立力与位移的线

性关系。

犉ｃ＝犓ｆ狌ｆ （５）

式中狌ｆ为接触位移，接触刚度通常由实常数犓ｆ

义，在ＡＮＳＹＳ中，输入的犓ｆ值通常不是直接定

义的接触刚度，而是接触单元刚度因子，犓ｆ取值

一般介于０．１～１之间。穿透值则通过两接触体

上对应位置的节点间距离来计算。接触刚度越

大，穿透值就越小，理论上在接触刚度为无穷大时，

可以实现完全的接触状态，使穿透值等于零。但实

际上接触刚度不可能为无穷大，否则将导致病态的

全局刚度矩阵，使计算收敛困难。本文分析过程

中，设定初始的榫头榫槽和叶冠接触面犓ｆ 均为

０．１，而后逐步增加，直到结果收敛且不再变化，最

８８１２
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终确定榫头榫槽的犓ｆ为０．７，叶冠的犓ｆ为０．３。

罚函数法中，接触界面力向量为［犘　τ１　τ２］。

接触正压力犘由下式得到

犘＝
０ 　狌ｎ＞０

犓ｎ狌ｎ 　狌ｎ≤
烅
烄

烆 ０
（６）

式中犓ｎ为法向接触刚度；狌ｎ为接触间隙尺寸。

对于各向同性摩擦，其摩擦力可通过库仑理

论得到

犳犻＝

犳
狀－１
犻 ＋犓ｓΔ狌犻

μ犘
Δ狌犻

Δ

烅

烄

烆 狌

（７）

式中犓ｓ为切向接触刚度；滑移状态下，Δ狌犻 为当

前子步的犻方向滑移增量，黏滞状态下，Δ狌犻 为弹

性滑移增量，代表当前子步骤中可反向的切向运

动量；Δ狌 为当前子步的等效滑移增量；犳
狀－１
犻 为

前一子步结束时的犻方向（犻＝１，２）摩擦力。

如果 τ ＝ τ
２
１＋τ槡

２
２－μｉｓｏ犘＜０，犓狌＝犉

ａ＋犉ｒ，

接触面间黏滞；如果 τ ＝ τ
２
１＋τ槡

２
２－μ犘＝０，接

触面间产生滑移。

２２　循环对称结构模态分析原理

自由振动方程为

犕狌＋犓狌＝０ （８）

式中犕 为总质量矩阵。

带冠预扭涡轮叶片盘属于典型的循环对称结

构，通常取包含一个完整叶片的循环对称段进行

有限元建模分析。求解时，程序在与基本扇区相

同的几何位置生成重复扇区。基本扇区上存在的

所有载荷、边界条件、耦合和约束方程将应用于重

复扇区。在基本扇区和重复扇区连接低边缘和高

边缘组件上的节点强制执行循环对称兼容性条

件，之后保留基本扇区上定义的所有内部耦合和

约束方程以供后续分析。节点的约束方程如式

（９）所示。在循环对称性分析求解阶段，程序将自

动旋转低、高扇区边缘（图３）上所有节点的坐标

系，使其与循环坐标系平行［１９］。

狌
（犃）
ｈｉｇｈ

狌
（犅）
ｈｉｇ

［ ］
ｈ

＝
ｃｏｓ（犽α） ｓｉｎ（犽α）

－ｓｉｎ（犽α） ｃｏｓ（犽α
［ ］）

狌
（犃）
ｌｏｗ

狌
（犅）［ ］
ｌｏｗ

（９）

其中犽为谐波指数，当犖 为偶数时，谐波指数取

０，１，２，…，犖／２；当犖 为奇数时，谐波指数取０，１，

２，…，（犖－１）／２。犖 为整数，表示３６０°范围内的

循环对称段数。α为循环对称段角度α＝２π／犖；

狌
（犃）
ｌｏｗ为基础段低角度循环对称面；狌

（犃）
ｈｉｇｈ为基础段高

角度循环对称面；狌
（犅）
ｌｏｗ为重复段低角度循环对称

面；狌
（犅）
ｈｉｇｈ为重复段高角度循环对称面。

图３　连接基本和重复扇区的低边缘和高边缘

Ｆｉｇ．３　Ｃｏｎｎｅｃｔｉｎｇｌｏｗａｎｄｈｉｇｈｅｄｇｅｓｏｆｂａｓｉｃ

ａｎｄｄｕｐｌｉｃａｔｅｓｅｃｔｏｒｓ

式（９）是谐波指数犽的函数，为每个谐波指数

生成不同的约束方程组。因此，对于每一个要求

的谐波指数解，程序都会自动创建适当的约束方

程，连接基本扇区犃和重复扇区犅 上的边缘分量

节点并求解。

３　模态分析实例

３１　有限元模型

事实上，在准确考虑带冠预扭涡轮叶片工作

温度及离心载荷的前提下，叶片模态分析精度主

要取决于对叶冠及榫头榫槽接触边界的模拟。传

统模态分析方法中，为使模型简化，一般将叶冠工

作面按循环对称处理，即工作面之间变形协调，没

有相对运动，相当于完全固接，榫头榫槽之间则采

用等效或黏合的方式进行一体化处理。显然，这

种边界模拟方式与叶片实际的安装状态存在较为

显著的差异，将导致叶片模态分析结果出现较大

偏差。接触预应力模态分析时，榫头榫槽工作面

以及叶冠工作面间均按照面面接触边界处理，尽

可能模拟真实的安装条件，以降低边界条件模拟

可能带来的计算偏差。

某型涡轴发动机一级动力涡轮叶片采用带预

扭的锯齿冠结构。接触预应力模态分析时，为考

虑预扭的影响，建模过程中将叶背侧的叶冠悬臂

端从中截断，截断的部分旋转一个循环对称角度，

使叶冠工作面过盈装配，截断的两个面按循环对

称处理，工作面之间建立非线性接触（图４）。非

线性静力分析过程中，叶冠工作面通过过盈装配

接触预应力分析，可以将过盈状态调整为刚好接

触的状态，从而实现对叶冠预扭的模拟。同时，轮

盘的两个截面同样按循环对称边界条件处理，榫

头榫槽接触面按非线性接触处理（图５）。传统模

９８１２
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态分析则将榫头榫槽接触面等效，叶冠工作面及

轮盘按循环对称处理（图６）。

图４　接触预应力模态分析叶冠边界条件

Ｆｉｇ．４　Ｓｈｒｏｕｄｂｏｕｎｄａｒｙｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｆｏｒｃｏｎｔａｃｔ

ｐｒｅｓｔｒｅｓｓｍｏｄａｌａｎａｌｙｓｉｓ

图５　接触预应力模态分析叶片盘边界条件

Ｆｉｇ．５　Ｂｌｉｓｋｂｏｕｎｄａｒｙｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｆｏｒｃｏｎｔａｃｔ

ｐｒｅｓｔｒｅｓｓｍｏｄａｌａｎａｌｙｓｉｓ

图６　传统模态分析叶片盘边界条件

Ｆｉｇ．６　Ｂｌｉｓｋｂｏｕｎｄａｒｙｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓｆｏｒｔｒａｄｉｔｉｏｎａｌ

ｍｏｄａｌａｎａｌｙｓｉｓ

３２　模态分析结果

由于叶片盘各节径模态频率及振型分析数据

较多，且后续动应力测试有效数据以各节径１阶

为主，故本文只给出了动力涡轮叶片盘各节径１

阶模态频率分析结果（表１和图７）以及９～１３节

径１阶振型结果（图８～图１２）。基于此，本文对

表１　动力涡轮叶片盘动频

犜犪犫犾犲１　犇狔狀犪犿犻犮犳狉犲狇狌犲狀犮犻犲狊狅犳狆狅狑犲狉狋狌狉犫犻狀犲犫犾犻狊犽

节径 阶次

频率／Ｈｚ

传统模态

分析

接触预应力

模态分析

差异／

％

１ １ １０９８ １１１９ １．８４

２ １ １２３２ １２１９ １．１０

３ １ １５５９ １４７２ ５．９０

４ １ １９７０ １７８２ １０．５６

５ １ ２３６６ ２０７０ １４．３１

６ １ ２７０９ ２３０１ １７．７３

７ １ ３００５ ２４７４ ２１．４４

８ １ ３２８０ ２６０６ ２５．８７

９ １ ３５５６ ２７０９ ３１．２４

１０ １ ３８４９ ２７９６ ３７．６５

１１ １ ４１６５ ２８７２ ４５．０２

１２ １ ４５０９ ２９４２ ５３．２４

１３ １ ４８７７ ３００９ ６２．０８

１４ １ ５２６７ ３０７５ ７１．２９

１５ １ ５６６８ ３１４０ ８０．５１

１６ １ ６０６９ ３２０５ ８９．３４

１７ １ ６４４９ ３２７１ ９７．１４

１８ １ ６７７１ ３３３６ １０２．９７

１９ １ ６９８６ ３３９９ １０５．５２

２０ １ ７０８７ ３４５９ １０４．９０

２１ １ ７１２１ ３５１３ １０２．７３

２２ １ ７１２１ ３５５８ １００．１４

２３ １ ７１２５ ３５９３ ９８．３１

２４ １ ７１２１ ３６１５ ９７．００

２５ １ ７１１９ ３６２２ ９６．５４

注：差异＝（传统模态分析频率－接触预应力模态分析频

率）／接触预应力模态分析频率×１００％。

图７　动力涡轮叶片盘动频变化曲线

Ｆｉｇ．７　Ｖａｒｉｃａｔｉｏｎｃｕｒｖｅｓｏｆｄｙｎａｍｉｃｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓｏｆ

ｐｏｗｅｒｔｕｒｂｉｎｅｂｌｉｓｋ
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图８　叶片盘振型（９节径１阶）

Ｆｉｇ．８　Ｂｌｉｓｋｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅ

（１ｓｔｏｒｄｅｒ，９ｔｈｎｏｄａｌｄｉａｍｅｔｅｒ）

图９　叶片盘振型（１０节径１阶）

Ｆｉｇ．９　Ｂｌｉｓｋｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅ

（１ｓｔｏｒｄｅｒ，１０ｔｈｎｏｄａｌｄｉａｍｅｔｅｒ）

图１０　叶片盘振型（１１节径１阶）

Ｆｉｇ．１０　Ｂｌｉｓｋｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅ

（１ｓｔｏｒｄｅｒ，１１ｔｈｎｏｄａｌｄｉａｍｅｔｅｒ）

接触预应力模态分析和传统模态分析结果进行了

详细的对比分析，结果表明：

１）针对本文中的动力涡轮叶片盘，接触预应

力模态分析方法与传统模态分析方法所得的各节

径１阶模态频率在１～２节径时差异很小，基本维

持在２％以内，且变化规律基本一致。这两节径１

阶模态频率接近的主要原因是两者的振动模式以

叶片轮盘系统耦合振动为主，叶冠及榫头榫槽参

与度较低，贡献较小。

图１１　叶片盘振型（１２节径１阶）

Ｆｉｇ．１１　Ｂｌｉｓｋｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅ

（１ｓｔｏｒｄｅｒ，１２ｔｈｎｏｄａｌｄｉａｍｅｔｅｒ）

图１２　叶片盘振型（１３节径１阶）

Ｆｉｇ．１２　Ｂｌｉｓｋｖｉｂｒａｔｉｏｎｍｏｄｅ

（１ｓｔｏｒｄｅｒ，１３ｔｈｎｏｄａｌｄｉａｍｅｔｅｒ）

２）从３节径开始，传统模态分析方法得到的

叶片盘模态频率上升趋势开始明显大于接触预应

力模态分析方法，直到１９节径后趋于平缓；而接

触预应力模态分析方法在７节径之前变化都比较

显著，之后从８节径一直到２５节径，均呈现缓慢上

升趋势。总体上，传统模态分析频率要高于接触预

应力模态分析频率，两者之间的频率差异从３节径

的５．９０％逐步增加到１９节径的１０５．５２％，之后由

于传统模态分析频率增长趋于停滞，而接触预应力

模态分析频率仍然在缓慢增长，因此两者的差异又

逐步回落，直至２５节径时减小到９６．５４％。造成传

统模态分析频率高于接触预应力模态分析频率的

主要原因是越往高节径，叶片频率受叶冠刚性影响

越大，传统模态分析中叶冠工作面局部刚性远大于

接触预应力模态分析，因此频率增长更快。

４　动应力测试验证

４１　动应力测点选取

本文中的动力涡轮叶片盘工作一段时间后，

若干叶片出现了疲劳裂纹。为准确获得该叶片的

共振状态及振动应力水平，专门开展了动应力测

１９１２
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试工作。本次测试共安排了１２个应变计（图

１３），具体的贴片位置如下：

图１３　动力涡轮叶片动应力测点布局（单位：ｍｍ）

Ｆｉｇ．１３　Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｓｔｒａｉｎｇａｕｇｅｐｏｓｉｔｉｏｎｓｆｏｒ

ｐｏｗｅｒｔｕｒｂｉｎｅｂｌａｄｅｓ（ｕｎｉｔ：ｍｍ）

１）荧光检查及外场统计分析表明，动力涡轮

叶片渗透到基体的穿透性裂纹多出现在进气边距

叶冠下缘６．０～７．８ｍｍ 位置，属于重点关注区

域，故选取６片叶片进行测量，即测点犕１；

２）叶片最大稳态应力出现在进气边叶盆面

距叶冠下缘３．５ｍｍ位置，该区域虽存在大量渗

层裂纹，但没有到基体的穿透性裂纹，故只选取３

片叶片进行测量，即测点犕２；

３）叶片排气边距叶冠下缘１３ｍｍ处为振动

应力相对较高且对应频率阶次较多的位置，故同

样选取３片叶片进行测量，即测点犕３。

４２　动应力测试结果分析

动力涡轮叶片盘动应力测试结果见图１４、图

１５和表２。图１４给出了叶片不同测点位置动应

力随燃气发生器转子转速的变化情况。此时，不

同共振响应峰值转速对应的叶片通过频率即为叶

片的各阶共振频率，据此在Ｃａｍｐｂｅｌｌ图中可以得

到叶片盘的节径数。由于此次动应力测试获得的

有效数据主要为９～１３节径的１阶响应，其余高

阶振动数据辨识度不高，故表２只对９～１３节径

的１阶模态频率进行了对比分析。

图１４　动力涡轮叶片动应力测试结果

Ｆｉｇ．１４　Ｄｙｎａｍｉｃｓｔｒｅｓｓｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓｏｆｐｏｗｅｒ

ｔｕｒｂｉｎｅｂｌａｄｅｓ

图１５　动力涡轮叶片盘频率分析与测试结果对比

Ｆｉｇ．１５　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｆｒｅｑｕｅｎｃｙａｎａｌｙｓｉｓａｎｄｔｅｓｔ

ｒｅｓｕｌｔｓｆｏｒｐｏｗｅｒｔｕｒｂｉｎｅｂｌｉｓｋ

图１５和表２中的结果表明，叶片盘９～１３节

径１阶测试频率与接触预应力模态分析得到的１

阶频率在变化规律上保持了很好的一致性，并且

计算与试验差别基本稳定在１２％～１３％。传统

模态分析方法随着节径数提高，频率差异越来越

大，到１３节径时这种差异约４０％，超出了工程可

接受的范围。由此可知，接触预应力方法计算精

度较传统方法更高。

２９１２
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表２　动力涡轮叶片盘频率分析与测试结果对比（９～１３节径１阶）

犜犪犫犾犲２　犆狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳犳狉犲狇狌犲狀犮狔犪狀犪犾狔狊犻狊犪狀犱狋犲狊狋狉犲狊狌犾狋狊犳狅狉狆狅狑犲狉狋狌狉犫犻狀犲犫犾犻狊犽（１狊狋狅狉犱犲狉，１９狋犺－１３狋犺狀狅犱犪犾犱犻犪犿犲狋犲狉）

节径 阶次
频率／Ｈｚ 差异／％

动应力测试 接触预应力模态分析 传统模态分析 接触预应力模态分析 传统模态分析

９ １ ３１５６ ２７４７ ３５５６ １２．９５ １２．６７

１０ １ ３２３４ ２８２９ ３８４９ １２．５４ １９．０２

１１ １ ３３２８ ２８９７ ４１６５ １２．９４ ２５．１５

１２ １ ３３５９ ２９５８ ４５０９ １１．９３ ３４．２４

１３ １ ３４６８ ３０１５ ４８７７ １３．０７ ４０．６３

注：差异＝（模态分析频率－动应力测试频率）／动应力测试频率×１００％。

５　结　论

本文基于ＡＮＳＹＳ软件平台研究了带冠预扭

涡轮叶片的振动，通过上述研究，可以得到如下

结论：

１）非线性接触预应力模态分析方法得到的

模态频率结果能更真实地反映带冠／榫头榫槽涡

轮叶片盘的振动特性，相比传统模态分析得到的

计算结果精度更高。其分析误差主要来源于加工

装配、边界条件与载荷模拟、接触参数选取以及试

验误差等。

２）在低节径，传统模态分析和非线性接触预

应力模态分析结果表现出了很好的一致性，但随

着节径数的增加，传统模态分析叶片盘频率上升

趋势开始明显大于非线性接触应力模态分析，直

到高节径以后变化才趋于平缓；而非线性接触预

应力模态分析在较低节径变化显著，之后呈现缓

慢上升趋势。造成这种差别的主要原因是越往高

节径，叶片频率受叶冠刚性影响越大，传统模态分

析叶冠局部刚性显然远大于非线性接触预应力模

态分析，因此频率增长更快。

３）动应力测试频率与非线性接触预应力模

态分析的频率在变化规律上有很好的一致性，并

且计算结果与试验结果差别相对稳定，这种差别

的稳定性有利于对结果的修正；传统模态分析随

着节径数升高，计算频率与试验差别越来越大，这

种差别可能远超出工程可接受的范围，同时也给

结果修正带来了很大的难度。
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