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基于接触理论的叶轮机械偏心传动的偏心量计算*

                王富民  杨波  谷传纲 /上海交通大学动力机械及工程教育部重点实验室
摘要：介绍了一种应用于叶轮机械的传动方式，即偏心传动，该传动方式具有装配方便的特点；将弹性接触理论应用于该传动方式偏心量的计算，建立了考虑弹性变形时偏心量的计算方法；采用一组实际数据，分析计算方法的适用性，以及弹性变形对偏心量计算的影响。
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The Eccentricity Calculation of Eccentricity Rotation in Turbomachinery Based on Contact Theory 
Abstract: This paper introduces a new rotation way used in turbomachinery, which is eccentricity rotation with the characteristic of assembling conveniently. The flexible contact theory is applied to calculate eccentricity of this kind of rotation way. The calculation method of eccentricity considering flexible deformation is established. The applicability of the method and the effect of flexible deformation on calculating eccentricity are analyzed based on a group of data.
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0  引言*
叶轮机械中，通常采用热过盈配合即红套来完成轴与轮盘的装配。目前，热过盈装配技术已十分成熟，但其对加热容器空间以及加热温度有严格的要求，且要求装配过程准确而迅速[1]。装配检修时，拆卸不便，有时还需要提供加热红套环的专用环形喷燃器[2]，尤其在某些空间范围有限的动力平台上，往往不能实现配件的加热。

基于这些生产实践中遇到的问题，偏心传动方案逐步为设计者所采用。偏心传动采用间隙装配，不需加热，克服了热过盈装配的缺点，为设计者提供了灵活多变的设计方案。

但是在偏心传动设计中，不可避免地引入了偏心量。偏心量过小，不能产生足够大的摩擦转矩；偏心量过大，则增加了动平衡的配重，对转动的稳定性和安全性构成隐患。因此，如何计算偏心量，并在设计中选取适当的数值，尤为重要。

1  偏心传动机理与偏心量初算
1.1  传动机理
在偏心传动中，轴与轮盘间隙装配；为了使轴与轮盘在接触区能相互挤压产生足够大的摩擦力矩，将轴与轮盘孔设计为偏心。初始装配位置如图1a所示，A代表轴，B代表轮盘，此时两者为线接触。O为轴A的旋转中心，Oe为轴A的几何中心，轴A绕O顺时针转动，轮盘B初始静止。轴A是

偏心轴，径向尺寸不关于转动中心对称，所以在盘车过程中，A与B之间的接触将进一步加剧，两者之间相互挤压，最终形成一定尺寸的接触区（图

中箭头指示区），在接触区产生法向应力与切向摩擦应力（图1b），此时两者为面接触。当轴A继续转动时，通过接触区产生的摩擦力矩带动轮盘B一起转动（图1c，图1d）。


[image: image1]
图1  偏心传动机理示意图

首先考虑不计弹性变形即线接触时的偏心量计算，然后建立弹性变形计算方法，并在此基础上计算考虑弹性变形即面接触时的偏心量。

1.2  不计弹性变形的偏心量初算
偏心传动装配时为间隙装配，一般有两种装配方案：同心装配与相切装配（图2）。

忽略弹性变形对轴A和轮盘B相对位置的影响。二者相对位置见图2，轴A的质心与几何中心重合为Oe，轮盘B的质心为OB，系统质心为OAB，O为旋转中心。


[image: image2]
图2  偏心量初算

对于同心装配，初始位置偏心轴A与孔同心，初始盘车时，轴A转过一定角度γ才与孔壁接触，此时轴A质心到达Oe1位置。根据力学系统质心的定义，得到轴A与轮盘B的系统质心偏心距为
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式中  dl1——同心装配时的系统偏心距

      mA——轴A的质量
      mB——轮盘B的质量

      e ——轴A的偏心距

相切装配时，系统质心的偏心距为
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(2)
式中  dl2——相切装配时的系统偏心距
          rBn——轮盘B的内孔半径
      rA——轴A的半径

不管是哪种装配方式，弹性变形对偏心量的影响是一致的。相切装配在实践中更容易实现，应用也更广泛一些，故下文以相切装配为例来分析弹性变形的影响。

2  考虑弹性变形时偏心量的计算
实际运行过程中，轴A与轮盘B发生了弹性变形，应为面接触。与线接触相比，轴与轮盘的相对位置有所变化，系统质心和偏心量也有所变化。

如图3所示，Oe为偏心轴A几何中心的初始位置，OB为轮盘孔的几何中心，轴A绕O转动。当偏心轴轴心转到Oe时，偏心轴A对轮盘B作用足够大的摩擦力矩，带动轮盘B转动。 


[image: image5]
图3  转动时，轴A与轮盘B的相对位置

设轴A由Oe转过θ后到达O′e，轮盘Ｂ的位置相对A未变。则系统质心的偏心距为
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(3)

式中  ds2为相切装配考虑变形时的系统偏心距。
与式(2)比较得：弹性变形对偏心量的影响通过θ反映，不计弹性变形的偏心距，就是θ＝０的情况。

对于同心装配，θ的影响只需将式（1）中的γ换为γ+θ即可。

三角形
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中（图4），现已知
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。如果可以求得
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，则根据余弦定理求得θ，进而得到系统偏心距。
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图4  转动角θ的计算

下面基于弹性接触理论对O′eOB求解。一般轴和轮盘的轴向尺寸较大，故假定所处应力状态为平面应变状态。通过两种思路进行分析：当扭转载荷较小时，接触面较小，接触面近似为一平面，采用非协调接触理论的Hertz模型[4]；当载荷较大，接触面较大时，采用协调接触理论的Persson模型[5-6]。

2.1 Hertz模型

轴A与轮盘B相对位置如图5所示，在轴A轴心Oe处作用一集中力载荷F，使得轴A与轮盘B在点1接触，接触区延伸为一关于点1对称的直线，

接触半宽度为a。旋转中心O在图中并未显示，且不在Z轴上：

在求解前作如下假设：（a）与A，B两物体的尺寸相比，接触区的表面曲率半径很小；（b）相接触的两个物体都可以被看作弹性半空间体[4]；（c）忽略表面摩擦力对正压力的耦合作用。


[image: image13]
图5  Hertz模型示意图

建立坐标系，则接触区的正压力分布p(x) 与接触宽度a为
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式中  F——模型所受的外力载荷 

      R——等效半径，
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          E*——等效弹性模量
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νA，νB，EA，EB为分别为A，B两种材料的泊松比和弹性模量。

式（4），（5）都是F的函数，已知载荷F，接触宽度和压力分布就可确定。

2.2  Persson模型

体A、B外形相当密切的协调一致，在载荷的作用下，接触区尺寸迅速扩大，可能变得与接触物体本身的有效尺寸相当。设接触圆弧对应弧度为2ε。接触情形如图6所示。

以Oe为原点建立极坐标系，Oe1为初始0角度与Hertz模型类似，Persson模型也是在轴A

的轴心Oe处作用一集中力F，轴A与轮盘B在点1接触。不同之处在于接触的两个物轴，逆时针为正。接触半弧度与接触区压力分布的关系式为                            
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  [5-6]
(6)
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(7)
式中α,β为 第一、第二Dundur参数[4]，与相接触的两个物体的材料有关；b、y是辅助变量，
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图6  Persson模型示意图

已知F的情况下，式（6）是关于ε的非线性方程，通过数值方法求得，然后带入式（7）便得到接触面上的压力分布。

上述两种模型在推导接触区正压力时，忽略了切向摩擦力的耦合作用。文献[4]中指出，摩擦可以使产生给定尺寸的接触所需的载荷F增加，增加程度与第二Dundur参数β成正比。β是表征接触材料弹性性质之差的参数，实际应用中β的取值很小。轴和轮盘材料是不同类型的钢，弹性性质差别不大，β的取值会更小。故在求解接触区正压力的时候，忽略切向摩擦力有其合理性，以Hertz模型为例，影响不超过5%。

在解得正压力分布后，乘以摩擦因数即可得到摩擦力。
2.3  面接触偏心量的计算方法

应用上述两种模型时，需要已知作用于偏心轴心的集中力载荷F。由于F的作用，在接触区产生法向应力与切向摩擦应力（图7）。
转动的条件是摩擦力矩=需传输的转矩，所以可以通过摩擦力矩求得F，设接触区压力分布为P(x) 。
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式中 
[image: image26.wmf]m

—— 摩擦因数，对于钢-钢接触取0.1~0.15[7]
     M—— 需传递的力矩，
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，其中P是功率，n是转速，t是轴向厚度。
     r(x)—— 接触区x点相对于转动中心的力臂
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图7  接触区摩擦力矩传输示意图

对于Hertz模型，将式（5）代入式（8）得到：
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由于偏心距一般与半径相比很小，接触区内各点到转动中心O的距离近似相等，接触区域内的摩擦力相对于转动中心的力臂r(x)近似等于偏心轴半径rA。因此由式（9）得到集中力载荷为
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(10)
将F带入式（4），便可将接触半宽度a确定：



[image: image32.wmf]*

A

4

MR

a

Er

=

m

π

 
(11)
对于Persson模型，需要联立求解（5）、（6）、（7）3个非线性方程，解出b，p(y)，F。采用迭代的方法求解，算法如下：

（1） 将Hertz模型得出的值F赋予初值F0，由式（6）计算出初始的接触半弧度b0；

（2） 将b0代入式（8），计算出校正的F1并将代入F1式（5）得到较正的b1；

（3） 对[b0，F0]和[b1，F1]进行误差分析，若误差满足精度要求，则[b1，F1]为方程组的解；若误差较大，则将[b1，F1]赋予初值，重新迭代直至误差满足精度要求。

至此，接触区的压力分布与特征尺寸都已确定，以下便是通过几何条件计算为了形成这样的接触区，偏心轴A所需转过的角度θ。

对于Hertz模型，轴A和盘B发生弹性变形后的情形如图8所示。接触区边界为2，3点，关于1点对称，将线段23当作直线处理。
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图8  Hertz模型接触图

图9是接触区的局部放大图。在三角形
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得到
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后，由图4计算出偏转角θ，代入式（3）即可确定Hertz模型下的偏心距。


图9  Hertz模型接触图二

对于Persson模型，弹性变形后的情形如图10所示。假设A可以进入轮盘B内，圆弧
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是未发生变形时轴A的边界，圆弧
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是未发生变形时轮盘B的边界。轴A承受向内的压力，轮盘B承受向

外的压力，最终两物体形成了介于
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的接触区
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。假设接触区
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之间的线段上，由于
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与半径相比较小，故将接触区312的圆心近似为
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。由前面得到的接触区特征尺寸ε，
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中，可求得
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。与Hertz模型类似，在三角形
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中，可求得转角，最终确定A，B的相对位置。
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图10  Persson模型接触示意图

确定了θ后，代入式（3），得到了考虑弹性变形后系统质心的偏心距。
3  计算结果与分析
为了分析弹性变形对偏心距的影响，以一压缩机的轴与轮盘装配参数为例，对系统偏心量进行计算。设计数据与计算结果见表1和表2。

表1  设计数据
	转速

n/ （r/min）
	传输功率P/kW
	轴向厚度

t/mm
	偏心距

e/mm

	8000
	180
	40
	4


	
	
	
	

	偏心轴半径

rA/mm
	轮盘内孔径

rBn/mm
	轮盘外径

rBw/mm
	轴与轮盘材料

	50.995
	51.010
	65
	钢


表2 计算结果

	项目
	不计弹性变形的计算结果

	同心装配的偏心量dl1/mm
	0.925817397

	相切装配的偏心量dl2/mm
	0.920024499

	
	

	项目
	Hertz模型

计算结果
	Persson模型

计算结果

	接触区尺寸a(ε)/mm/（°）
	48.63811mm
	45.57817644

	转动角θ/（°）
	0.679929
	0.2186989

	同心装配偏心量ds1/mm
	0.926286775
	0.925905651


	相切装配偏心量ds2/mm
	0.943145451
	0.927461384

	与未考虑弹性变形时，同心装配偏心量的偏差/%
	0.0506988
	0.00953

	与未考虑弹性变形时，相切装配偏心量的偏差/%
	2.51308
	0.80833


基于Hertz模型与Persson模型计算结果的比较：由表2的计算结果看出，Hertz模型的偏心量计算结果比Persson模型总体偏大。

在同心装配偏心量ds1的计算中，Hertz模型的计算结果比Persson模型的计算结果大10-3mm的量级 ；对于相切装配偏心量ds1，两者相差10-2mm的量级。从相对偏差的角度看：同心装配时，Hertz模型计算结果是Persson模型计算结果的5倍左右；相切装配时，Hertz模型计算结果是Persson模型的3倍左右。这些偏差主要由模型简化时，对接触区的不同处理方式引起的。Hertz模型将接触区简化为一直线，Persson模型将其简化为一段圆弧。

高速低载情况下，传输转矩较小，接触区也比较小，此时将接触区简化为一直线，可以节省计算时间，而且得到的结果也可满足工程精度。因此基于Herzt模型的偏心量计算方法在高速低载时有很好的适用性。

Persson模型计算时，对接触区边界的简化较Hertz模型更接近物理真实，故无论在高速低载还是低速高载，基于Persson模型的偏心量计算方法都有很高的精度和很强的可信度。但是Persson模型计算时，计算复杂需要进行迭代，理论上还存在迭代不收敛的可能性。

弹性变形对偏心量的影响：不管是Hertz模型还是Persson模型的计算，弹性变形都增大了系统的偏心距。Hertz模型的增大效果更强一些；装配方式对偏心距的增大也有影响：比起同心装配，相切装配对弹性变形更敏感一些；不计弹性变形时，同心装配的偏心量要比相切装配大一些，考虑弹性变形后则刚好相反。另外，计算结果表明：弹性变形对偏心量的影响在10-7~10-5mm之间，这与动平衡试验时精度G6.3和G2.5的量级相当，因此弹性变形的影响不可忽略，计算结果也可为动平衡试验提供指导。
4  结论
（1）通过对偏心传动方式的研究，建立了基于弹性接触理论的偏心量计算方法：基于Hertz模型的计算方法和基于Persson模型的计算方法。分析

了两种方法的适用性与特点：Hertz模型计算方法适用于高速低载时传输扭矩较小的情况，计算比较简单，Persson模型适用面广，还可用于低速高载扭矩较大，接触面较大的情况，不过计算较复杂，需要进行非线性方程的迭代。 

（2）针对某一具体算例，分析了弹性变形对偏心量的影响：这种影响对偏心距的改变在10-7~10-5mm之间，与叶轮机械一般采用的动平衡精度等级量级相当，从而证明弹性变形的影响不可忽略，以及基于弹性接触理论计算偏心量方法的重要性。计算得到的结果，可为动平衡试验提供参考。
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