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黄瓜卷须和豆荚 [3-6] 看上去没有联系的各自魔术般的

力学行为可归结为相似的简单力学模型——预应力双层条.

它启示我们探索复杂自然现象简明的内在本质联系，从基础

研究出发进行源头创新.

虽然是相似的力学模型，但是卷须和豆荚又各有特点，

提供了创新的奇妙范例.

在黄瓜卷须面前，人类还只能说处于启蒙阶段，更多的

谜还待破解. 例如卷须触到支撑物后，是如何传递信息，启

动凝胶状细胞的木质化过程的？这些木质化过程又是如何配

合力学优化的？还有像捕蝇草 [6-7]，也是利用力学原理，由

小变形启动大运动，但它是如何传递昆虫到来的信息，启动

生物学上的小变形的？期待经过努力，人类有一天不再是没

有底气地说：“我们正在启蒙”. 而是自信地说：“我们已经入

门！”
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摘要 根据断口特征和受力状态分析，探讨了某品牌自动扶

梯驱动主机与座板联接螺栓的疲劳破坏原因. 该螺栓疲劳断

裂很可能缘于驱动主机系统的异常振动以及螺栓长度不足导

致螺栓与座板啮合段螺纹根部的应力高度集中. 电机系统动

力学特性分析进一步表明：系统之所以发生异常振动，缘于

制造商对该系统联接方式进行的不当设计变更.

关键词 自动扶梯, 螺栓, 振动, 疲劳断裂

1 事故的基本情况概述
2011 年，某品牌自动扶梯发生了导致人员伤亡的严重

事故. 事后勘查发现：该事故起因于其自动扶梯驱动主机与

前座板的一枚 (①号) 联接螺栓疲劳断裂 (见图 1 和图 2).

这一断裂引发了其后的一连串破坏. 首先受影响的是联接主

机与同一座板的另一枚 (②号) 螺栓，因其与座板螺孔啮合

部分的螺纹被切断而拔出；紧接着是驱动主机，因其与底座

失去联系，在主驱动链负载的拉动下驱动主机向后倾斜并扭

转、移位，随之主驱动链从驱动主机小链轮上脱离，扶梯梯

路承载运行系统失去上行驱动力而在乘客载荷作用下逆转下

滑，最终酿成灾难性后果.

图 1 驱动主机及其支撑系统示意 [1]
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图 2 事故扶梯驱动主机的前座板及联接螺栓实物照片 [1-2]

2 ①号螺栓断裂原因讨论
根据前期事故分析报告 [1-2]，导致①号螺栓断裂的可能

原因主要集中在如下两个问题上：一个是联接驱动主机与座

板的 4 个螺栓的长度问题，另一个是驱动主机的底座凸台面

是斜面的问题. 下面，我们来讨论这两个问题与①号螺栓断

裂的关系.

在讨论螺栓的长度问题之前，需要先弄清与其关系密切

的座板的来历. 这两块座板是因为驱动主机的底座尺寸小于

设计要求而设置的，是自动扶梯制造商设计变更的产物.由于

插入了座板，主机与支撑桁架的直接联接方式，也不得不改

变为主机联接座板、座板再与桁架联接的间接固定方式 (见

图 3)，由此还增加了联接主机和座板的 4 枚螺栓. 这种间接

联接方式不仅会降低系统的抗振能力；还会因为采用螺栓 --

螺孔而不是螺栓 --螺帽固定而降低结构的承载能力；特别需

要注意的是，负责传递主机振动载荷的这 4 枚联接螺栓的长

度比设计要求短了 5mm，其直接后果是它们与螺孔啮合部

分的螺纹数由 5 个减少到 3 个 (见图 2)，啮合部分所承受

的应力因此增长了 2/3，其发生断裂的风险也因此大幅度增

加. 至于发生断裂的为什么是螺栓而不是底座板？这或许是

该螺栓螺纹根部的应力强度高于底座板的缘故.

主机底座凸台的倾斜度测量结果是 [1]，内高外低，斜度

约 2◦. 在这种斜面上预紧螺栓，的确有可能在螺栓中产生弯

曲应力. 但由此断言是这一弯曲应力导致①号螺栓疲劳断

裂，我们认为尚需斟酌. 首先，这一弯曲应力即使存在，也应

该是恒力，它不可能导致疲劳破坏.其次，该弯曲力在螺栓中

产生的应力应该是左侧为压应力，右侧为拉应力，这就是说,

(a) 由前向后正视图

(b) 由后向前正视图

图 3 设计变更前后电机与前底座板以及前桁架连接方式变化示意
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该螺栓的疲劳裂纹源应该出现在其右侧而不是左侧，而这一

判断与该螺栓实际断口 (图 2) 的观察结果正好相反.

根据事故扶梯设计方提供的计算依据，该螺栓的强度满

足使用要求. 材料检测结果也表明，该螺栓的材质和性能符

合设计要求 [2]. 因此，①号螺栓发生疲劳破坏只剩下了一种

可能，即其在破坏之前承受了异常动载荷.现在，需要解决的

关键问题是寻找这异常动载荷的来源.

3 ①号螺栓异常动载荷来源分析

要寻找异常动载荷的来源，就需要分析设计变更对驱动

主机系统的影响. 这是因为，结构方式和约束条件的改变，

有可能改变动力机械系统的变形刚度和固有频率，从而引起

结构的异常振动并产生异常动态载荷.

我们知道，自动扶梯的运行是通过驱动主机旋转将电能

转变成机械能实现的. 这个过程中，或多或少总有一部分能

量会转变成电机及其支撑系统的振动能. 换言之，在自动扶

梯运行时，驱动主机及其支撑系统实际上始终处于振动状态.

不过，一般情况下，这种振动都被控制在很微弱的范围，不至

于影响电机系统的正常工作，除非系统经受了超出设计允许

的动态外载荷，或因某种缘故改变了系统的固有频率. 对于

本案例，调查结果表明 [1] 事故当时的载荷并未超过该自动扶

梯的允许载客流量，该自动扶梯制造商采取的设计变更方案

因此成为可能引发电机系统异常振动的首要原因. 为此，本

文分析了上述设计变更对电机振动系统动力学特性的影响.

3.1 电机系统振动幅度影响因素讨论

简便起见，将电机系统简化为单自由度弹簧振子系统，

设其刚度为K、质量为M，在频率为 ω的谐激励 F0 sin(ωt)

作用下，忽略阻尼效应，其稳态幅频响应关系可表达为

X = HF0e
iωt (1)

式中，频响函数 H 是激励频率、系统刚度和质量的函数

H(ω, K, M) = [K − ω2M ]−1 (2)

对于自动扶梯的电机系统而言，从稳定性和安全角度考

虑，显然希望其运行时的振动幅度尽可能小. 据此我们来讨

论，在激励频率已经给定的情况下，系统的刚度 K 和质量

M 是如何影响其振动幅度的. 变换式 (2) 为如下形式

H(ω, K, M) = H(K) = K−1{1− [ω/(K/M)0.5]2}−1

(3)

绘出以系统刚度为变量的频响函数曲线如图 4 所示，可

知当 (K/M)0.5/ω = 1 或 (K/M)0.5 = ω 时，系统将会发

生共振，这是自动扶梯设计与制造绝对不允许的情况；在其

左侧区域，即 (K/M)0.5/ω < 1 或 (K/M)0.5 < ω 区间，

系统的振动幅度随刚度减小而降低，K = 0 时，其极小值为

(ω2M)−1，这一区间显然不适合需要足够刚性的自动扶梯电

机系统设计要求；在其右侧区域，即 (K/M)0.5/ω > 1 的

区间，在系统的质量和激励频率给定的情况下，刚度 K 愈

大，振幅愈小，系统运行愈安全.

前面已经提到，本案涉及的系统设计变更主要是，在驱

动主机和桁架之间增加了两块垫板和 4 个联接螺栓. 与主机

和桁架的质量相比，座板的质量是小量，其增减对电机系统

质量M 的影响很小、可以忽略. 但由于垫板与电机、底座的

串联特征 (其尺寸形状参见图 2)，它的加入将显著降低系统

刚度，并使其自身成为系统承受振动载荷时的柔性区. 而由

图 4 可知，K 愈小，系统振幅将愈大，因此导致的动载荷也

将愈大.

图 4 系统的振幅与刚度的关系示意 [3]

3.2 刚度变化影响系统振动特性的有限元分析

为进一步具体化 “串联” 垫板对电机系统振动特性的影

响，分别对设计变更前后的电机系统建立了动力学有限元模

型 (离散网格如图 5 所示) 进行数值计算. 结果表明系统的

前 3 阶振动频率因此发生了显著变化：原设计 (直接联接形

式) 为 117.40Hz, 138.63Hz 和 204.97Hz，设计变更 (间接

联接形式) 后变化为 64.314Hz，70.638Hz 和 96.324Hz，分

别下降了 45%, 49% 和 53%.

图 5 原设计和设计变更振动系统模型

以彩色等值云图表示电机系统的一阶振型下的相对位移

分布 (见图 6，其中红色为最大值、蓝色为最小值) 不难看

出：对于原设计结构，振动幅度最大的区域是后桁架的电机

右下底座所在部位. 因为，在电机的 4 个底座中，右下角底

座区域受到的铅垂方向约束最弱 (参见图 1 和图 3). 设计变

更后，因为增加了垫板，电机与桁架不再直接联接，系统的大

位移区域转移到刚度最低的两块垫板、特别是垫板的右端，

即②号和④号螺栓所在的部位. 至于座板两端的振动幅度

为什么会不一样、即②号和④号螺栓所在部位的振幅为什

么明显高于①号和③号螺栓所在的部位，结合图 1、图 3和

图 6 就不难理解，其原因也是座板的①号和③号螺栓所在
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部位铅垂方向 (由顶丝抵压) 的约束强于另一端. 事实上，如

果再考虑由链轮传递的拉紧力作用 (参见图 1 和图 3)，由该

力对电机系统产生的力矩主要通过①号和③号螺栓的内力

构成的反力矩来予以平衡. 换句话说，由链条拉力形成的力

矩，将在①号螺栓中产生拉应力，而在③号螺栓中产生压应

力，即在联接电机与座板的 4 个螺栓中，①号螺栓所承受的

图 6 系统一阶振型 [3]

拉应力是最大的. 这也从另一个角度说明，为什么疲劳断裂

的是①号螺栓而不是其他螺栓.

4 结 论

(1) 不当设计变更，即采用薄板型过渡垫板联系主机与

支撑桁架，可能是导致本案所述①号螺栓断裂的主要原因.

(2) 未按设计要求配置联接件，即采用的联接螺栓长度

过短，导致了①号螺栓断裂和②号螺栓脱扣，进而致使主机

倾覆.
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