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摘要  针对高速旋转叶片振动导致的叶片裂纹甚至断裂而影响设备运行安全的问题，研究了叶片全域动应变与叶

尖振动幅值的映射关系，提出一种透平叶片弯曲及扭转共振下叶片动应变非接触式测试方法，可实现基于叶尖振动

幅值的叶片动应变反演，为叶片疲劳寿命预测奠定基础。首先，以某透平叶片为对象，对叶片进行模态分析获取全

域应变和幅值比，进行叶尖振动测量点的优化；其次，运用振动台对叶片进行振动激励试验，获得叶片 1 阶、2 阶共振

下模态频率和应变‑位移响应比，并对有限元分析模型进行修正。研究结果表明，所提出的叶片动应变测试应变‑位
移相对误差小于 10%，频率误差小于 1%，证明了叶片动应变测试方法的有效性。
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引　言

旋转机械作为能量转换设备，广泛运用于工业

生产和航空航天等领域。叶轮叶片是高速旋转设备

中重要的核心部件，叶片工作过程中承受着循环载

荷、离心载荷、气动载荷和热载荷等［1］，运行工况复

杂恶劣。由于叶片形状不规则，在各种载荷作用下

多处部位往往存在应力集中［2‑3］，在交变应力作用下

易发生疲劳断裂失效［4‑5］，常导致事故发生。

叶片振动参数包括叶尖振动频率、幅值及叶片

动应变数值。对叶片应变参数的测量方法主要有接

触式测量和非接触式测量。接触式测量是在叶片上

粘贴应变片，运用滑环接线对叶片应变信号进行采

集。接触式测量过程中，应变片对叶片产生了附加

质量，影响了测试结果，且恶劣的工况环境对应变片

的稳定和寿命也产生了很大影响。非接触式测量主

要运用激光位移传感器监测振动时叶片叶尖反射回

来的信号，通过计算获得叶尖位移幅值，根据位移计

算叶片动应力。

对叶片振动的测试主要是运用应变片 ‑集流环

系统测试叶片的振动频率和动应力。Ballard 等［6］提

出了对叶片振动采用非接触式测量的构想，并在后

续试验测试中根据有限元计算和试验测试数据建立

了叶片振动模态数据库，根据记录的叶尖振幅转换

为叶片动应力。Zielinski 等［7］对叶尖定时方法计算

的动应力和通过应变片测试方法计算的动应力进行

了对比，提出动应力误差范围为 10% 为可接受范

围。Procházka 等［8］对静态叶片进行了标定，通过静

态标定获得了更准确的叶尖振动幅值至叶片动应力

的转换系数。Ligot 等［9］将试验测试的叶尖位移 ‑叶
片应力比值与有限元计算的叶尖位移 ‑叶片应力比

值进行了对比，用于对叶片应力测试的校准。近年

来，国内学者也对叶片动应变非接触测量进行了研

究。Wang 等［10］提出了一种改进的基本失谐模型的

非接触动应力测量方法，通过标定提高了有限元分

析的精度。Hu 等［11］提出标准失谐系数的概念，实现

了旋转叶盘的在线实时失谐识别和模型更新，为实

现叶片健康监测与响应预测提供了技术支撑。

叶片动应力反映出叶片振动特性，在美国发动机

高循环疲劳科学与技术计划中，提出了各部件动应力

计算评估的误差指标，对于航空发动机涡轮叶片的动

应力预估误差应不大于 25%，而对动应力进行非接触

测量的前提是获得更为准确的应变‑位移幅值比。

笔者通过理论推导了叶片共振下应变 ‑位移幅

值的表达式，运用有限元仿真计算叶片各阶模态频

率，对模型计算进行优化分析，提取应变位移监测点

数值。通过试验测定叶片 1 阶和 2 阶振动参数，计算

叶片 1 阶和 2 阶应变 ‑位移幅值比，并与模拟仿真结

果进行对比，证明在叶片共振条件下应变‑位移幅值

比只与模态振型值和几何系数有关，对叶片动应力

计算提供了更为准确的转换系数。本研究提出的高
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阶叶片振动试验参数的标定方法，对模态振动响应

测试有一定的指导意义。

1 叶片振动特性分析

1.1　模态振型分析　

叶片作为旋转机械能量转换的重要部件，其运

行过程中承受着复杂的离心载荷、气动载荷及高温

高压等载荷的影响。对叶片振动特性进行分析，首

先需要掌握叶片的振动特性［12］，才能设计合理的方

案获得更加精确的叶片振动位移信息，提高叶片动

应力计算准确性，进一步提升叶片剩余疲劳寿命的

计算精度。

叶片的振型分为弯曲振型、扭转振型和耦合复

杂振型。根据叶片模态分析，其 1 阶振型主要为弯

曲振型，叶顶近似垂直于叶尖型线方向作摆动振

动。对于 2 阶振型，叶片的振动表现为扭转振型，在

叶尖上存在振幅为 0 的节点位置，当叶片发生 2 阶

扭转振动时，叶尖型线沿着节点位置作扭转运动。

对于叶尖弦线上的振动位移，不同位置的振动幅值

各不相同。对于叶片更高阶的模态振型，则为更复

杂的耦合振动。叶片前 6 阶模态振型如图 1 所示。

1.2　叶片应变‑位移传递比系数推导　

当叶片发生单模态共振时，叶端的位移幅值与

叶根的应变幅值存在一定的映射关系［13］，这种对应

的关系称为位移‑应变响应传递比。

在叶片频域内，任意一个方向上的任意一点位

移响应和应变响应分别为

Y (ω )= H d (ω )F (ω ) （1）
ε (ω )= H ε (ω )F (ω ) （2）

其中：ω为振动频率；Y (ω )为叶片位移响应；ε (ω )为
叶片应变响应；F (ω )=[ f1，f2，⋯，fn ]T 为叶片激励

响应；H d (ω )为位移频响矩阵；H ε (ω )为叶片应变频

响应矩阵。

令叶片的自由度为 n，把频响应函数写成矩阵

形式，则叶片的位移和应变响应分别为
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其中：Hij (ω )元素为叶片第 j个坐标上产生的简谐激

励相对于第 i个坐标的复合频率响应函数。

第 i点对在第 j点的简谐力的位移和应变响应

函数分别为

H d
ij (ω )= ∑

r= 1

n ϕriϕrj
Kpr ( 1 - λ2

r + i2ξr λr )
（5）

H ε
ij (ω )= ∑

r= 1

n ψriϕrj
Kpr ( 1 - λ2

r + i2ξr λr )
（6）

其中：i为响应点；j为振动时的激励点；ϕri为响应点

的第 r阶振型；ϕrj为激励点的第 r阶振型；ψri为响应

点的第 r阶模态振型；Kpr为第 r阶的主刚度；λr为激

励频率与系统第 r阶固有频率之比；ξr为系统的第 r
阶阻尼比。

叶片振动过程中发生第 s阶共振时，即为 r= s。
此时激励频率与系统的第 s阶模态频率相互接近，

即 ω= ωs，这时第 s阶主振型起主导作用，其他阶次

模态产生的振型可以忽略不计。因此，当叶片发生

第 s阶单模态振动时，任意一点上的应变响应和位

移响应的比值可以表示为

εsi
y sj

=
∑
k= 1

n ψsiϕsk
Kps ( 1 - λ2

s + i2ξs λs )
fk (ω )

∑
k= 1

n ϕsjϕsk
Kps ( 1 - λ2

s + i2ξs λs )
fk (ω )

= ψsi
ϕsj

（7）
图 1　叶片前 6 阶模态振型

Fig.1　First six modal shapes of blade
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其中：k为叶片的第 k个自由度；ψsi为任一点 i的第 s

阶应变振型；ϕsj为任意点 j的第 s阶位移振型；ϕsk为

第 k点的第 s阶位移振型；Kps为第 s阶的主刚度；λs为
激励频率与系统第 r阶固有频率之比；ξr为系统的第

r阶阻尼比。

由式（7）可以看出，当叶片发生某一阶次的模态

共振时，其叶根关键点部位的应变响应与叶尖测点

位移幅值间存在比值为定值的关系，称此关系为叶

片的应变 ‑位移响应传递比。此传递比关系只与叶

片的模态振型有关，与激励信号的种类、大小和分布

无关。

笔者根据应变‑位移响应传递比系数推导关系，

通过模拟仿真和试验测试对某航空发动机叶片进行

应变 ‑位移响应系数的标定。在 1 阶模态应变 ‑位移

响应系数标定的基础上，进行叶片 2 阶高频扭转振

动模态下叶片的应变‑位移幅值响应标定，并进一步

对叶片高阶模态试验中应变及位移敏感测点的选取

进行分析研究。

1.3　模态分析　

自由振动下叶片的模态方程可以表示为

Mẍ+ Kx= 0 （8）
对于模态方程的求解，通常情况下需要转化成

广义特征方程，即

Kx= ω2Mx （9）
其中：K，M分别为叶片的刚度矩阵和质量矩阵；x为
模态振型；ω为模态圆频率。

根据叶片参数可以推导计算出叶片各阶模态。

2 叶片模态仿真

2.1　叶片模态仿真计算　

运用 ANSYS 软件进行叶片模态仿真计算。在

计算过程中，运用 Modal 模块对某发动机叶片进行

材料设定、网格划分、添加约束及求解叶片模态，获

取叶片模态振动参数。某型航空发动机叶片模型如

图 2 所示。

模态仿真计算过程中，对叶片进行模态分析，获

取叶片共振情况下的振动参数，包括共振频率、应变

分布和位移幅值。

叶片的有限元模型网格划分中，单元体为六面

体主导单元，固定约束叶柄阴影部分，如图 3 所示。

其 中 ，第 1~6 阶 模 态 固 有 频 率 分 别 为 513.55，
1 714.8，2 300，3122.2，4 790.4 和 6 382.8 Hz。

仿真计算的目的是为了从理论上求得叶片共振

情况下的振型及振动参数，并通过后续试验结果来

验证理论的可靠性及试验的可行性。通过仿真计

算，可以预知叶片在共振情况下振型的变化规律，找

到共振情况下叶片振型敏感的地方，在试验过程中

采集叶片敏感测点的振动参数，以提高测试的准

确性。

2.2　叶片弯曲及扭转共振敏感测点的选取　

在叶片试验测试之前，首先需要对叶片的位移

敏感测点和应变敏感测点进行标定及计算。通过

ANSYS 模态计算，得到叶片前 6 阶叶尖部分振型如

图 4 所示。可以看出：1 阶主要为弯曲变形；2 阶主要

为扭转变形；高阶模态则是更为复杂的耦合变形。

图 2　某型航空发动机叶片模型

Fig.2　Blade model of an Aeroengine

图 3　边界固定约束

Fig.3　Fixed boundary constraint

图 4　叶片前 6 阶叶尖部分振型图

Fig.4　Vibration mode diagram of blade tip of the first six steps
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叶片 1 阶测点标定位置如图 5 所示，通过叶片模

态计算结果可知，叶片在 1 阶共振下主要为弯曲振

型，在叶尖型线上位移变形量较为均匀。结合图 5
（a），位移监测点 A 11 和 A 12 选取在叶尖部分且靠近

叶片轴线，距离轴线约为 10 mm。对于应变测点，在

靠近叶根部分应变分布较为均匀，如图 5（b）中实线

圈出的应变响应部分， 因此选取靠近叶顶弦线中点

附近约 5 mm 的应变监测点 B 11 和 B 12。

叶片在 2 阶共振时，其振型为扭转振动，在叶片

中轴线上叶尖位移达到最小，最小位移点也叫节点

位置。叶片 2 阶测点标定位置如图 6 所示。在试验

监测过程中，监测点要尽可能远离节点位置，选取在

叶尖两端，如图 6 中的A 21 和A 22。2 阶共振情况下的

叶片变形较为复杂，由图 6（a）可知，在实线圈内沿

着叶片 x方向变形量较大；由图 6（b）可知，虚线圈内

的应变相对较大。结合叶片 2 阶共振下的变形量及

应变分布位置，以及应变片在叶片上位置相对平齐，

选取了 2 阶应变测点 B 21 和 B 22，应变监测点离叶片

边缘 2~3 mm。

2.3　叶片仿真计算应变‑位移响应值　

叶片模拟仿真标定数值如表 1 所示。

根据式（7）推导出应变和位移响应的关系，叶片

模拟计算应变位移比响应如表 2 所示。

3 叶片模态振动试验

3.1　振动试验介绍　

在对叶片模型进行仿真计算之后，对叶片实物

进行共振扫频试验，如图 7 所示。

针对某发动机叶片，设计对应的夹具将其固定

在高频振动台上，安装过程中要注意叶片叶尖型线

与振动台振动方向垂直，以保证叶片更易产生 1，2
阶次模态，有利于对振动信号的采集。对于 1 阶扫

频，从 300~800 Hz 对叶片进行 4 次升降循环扫频，

通过激光位移传感器和应变片采集叶片发生 1 阶共

振时的位移幅值和应变幅值数据，即为 1 个测点数

据，通过调整振动台激励对同一测点进行多次试验；

另一个测点以此规律进行扫频测试。对于 2 阶扫

频，控制振动台从 1 000~2 000 Hz 对叶片进行来回

图 5　叶片 1 阶测点标定位置

Fig.5　Calibration position of blade first-order measuring point

图 6　叶片 2 阶测点标定位置

Fig.6　Calibration position of blade second-order measuring 
point

表 1　叶片模拟仿真标定数值

Tab.1　Blade simulation calibration value

组别

A11/µm
A12/µm
B11/(µm·m-1)
B12/(µm·m-1)
A21/µm
A22/µm
B21/(µm·m-1)
B22/(µm·m-1)

最小变形量

133.14
149.97

-7.006 4
-8.121

-249.70
136.25

-32.626
8.315

最大变形量

140.39
157.60

-6.553 3
-7.234 3
-219.73

156.54
-24.738

20.777

均值

136.73
153.79

-6.813 7
-7.741 7
-234.42

146.63
-28.855

13.067

表 2　叶片模拟计算应变位移比响应

Tab.2　Blade simulation calculation of strain displace‑
ment ratio response

组别

数值

ε1
11 /y 1

11

498.33
ε1

12 /y 1
12

503.74
ε2

21 /y 2
21

1 230.91
ε2

22 /y 2
22

891.15

图 7　叶片共振扫频试验

Fig.7　Blade resonance sweep test
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4 次扫频，并记录测点数据。

3.2　振动试验结果

某次叶片发生 1，2 阶共振时的位移和应变响应

分别如图 8，9 所示。可以看出，共振时的应变、位移

值远大于其他时段。

记录下试验中各测点的数值，每个测点测量 4
次，叶片 1，2 阶共振测试数据分别如表 3，4 所示。

根据表 3 和表 4，由式（7）推导出应变和位移响

应的关系，叶片试验计算应变位移比响应如表 5
所示。

叶片共振试验应变 ‑位移比如图 10 所示。可以

看出，各测点的数值在试验中前后存在浮动，1 阶共

振时浮动数值最小，2 阶共振时浮动数值较大，但相

对来说浮动程度均较小，说明试验结果是稳定可

靠的。

3.3　误差计算　

为了衡量标定结果的精度，定义试验时应变‑位
移响应系数为 k '，模拟仿真时应变 ‑位移响应系数为

k，系数的相对误差为 η，其表达式为

η=
|

|
|
||
| k '- k

k '

|

|
|
||
|× 100% （10）

表 5　叶片试验计算应变位移比响应

Tab.5　Calculation of strain displacement ratio re‑
sponse of blade test

组别

1
2
3
4

ε1
11 /y 1

11

447.19
447.93
448.03
449.94

ε1
12 /y 1

12

459.07
461.36
461.73
463.83

ε2
21 /y 2

21

1 188.89
1 284.52
1 373.26
1 386.07

ε2
22 /y 2

22

887.04
891.30

1 061.36
1 063.64

图 10　叶片共振试验应变-位移比

Fig.10　Strain displacement ratio of blade resonance test

图 8　叶片 1 阶共振时的位移和应变响应

Fig.8　Displacement and strain response of blade at first-or‑
der resonance

图 9　叶片 2 阶共振时的位移和应变响应

Fig.9　Displacement and strain response of blade at second-

order resonance

表 3　叶片 1阶共振测试数据

Tab.3　Blade first‑order resonance test data

组别

1
2
3
4

A11位移/
mm

0.034 82
0.038 49
0.037 18
0.038 14

B11应变/
(µm·m-1)

15.667
17.241
17.106
17.056

A12位移/
mm

0.038 21
0.034 45
0.032 04
0.041 81

B12应变/
(µm·m-1)

17.541
15.894
14.861
19.305

表 4　叶片 2阶共振测试数据

Tab.4　Blade second‑order resonance test data

组别

1
2
3
4

A21位移/
mm

0.000 72
0.000 79
0.000 86
0.000 84

B21应变/
(µm·m-1)

0.856
1.095
1.181
1.079

A22位移/
mm

0.000 46
0.000 44
0.000 44
0.000 54

B22应变/
(µm·m-1)

0.410
0.468
0.467
0.479
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将仿真计算结果与试验结果进行对比，并且试

验的系数 k '取各测点的均值，得到叶片试验和模拟

标定系数相对误差如表 6 所示。

结合仿真计算与试验结果可以得到，试验测得

的 1 阶频率为 494.38 Hz，仿真计算的 1 阶频率为

513.55 Hz，其频率相对误差为 3.87%；试验测得的 2
阶频率为 1 614.69 Hz，仿真计算得到的 2 阶频率为

1 714.80 Hz，其频率相对误差为 6.20%。

3.4　仿真计算模型优化及误差分析　

试验结果与仿真计算结果存在一定的误差，其

误差来源分析如下：①叶片在加工过程中存在加工

误差，可能导致模拟计算与试验测试存在偏差；②在

振动测试中，叶根由夹具拧紧固定在振动台上，当夹

具的固定约束与有限元计算中施加的固定约束存在

偏差时，也会导致叶片计算频率和试验频率产生偏

差；③在使用激光位移传感器进行叶尖振动位移测

量以及使用应变片进行应变测量过程中也存在

误差。

在试验结果不变的情况下，运用试验计算值指

导仿真过程，结合仿真过程中影响误差的因素，对仿

真模型进行了优化更新。

由于叶片的夹持方式和安装方式会对试验结果

造成较大的影响，根据试验测试结果，应对模型仿真

计算过程中的夹持方式进行修正。夹具与叶片夹持

情况如图 11 所示。

在叶片安装过程中，由于夹具与叶片叶根部分

并不是完全的绑定接触，在拧紧状态下类似于接触

对接触，叶根突出的部分被绑定约束，而凹进去的曲

面或者平面则没有受到夹具的约束。因此，在模型

仿真分析基础上调整约束方式，由原来的整个曲面

绑定约束调整为突出位置的小面积接触对网格接

触，从总体上减少固定约束的面积。约束方式对比

如图 12 所示。

优化后叶片模拟仿真标定数值如表 7 所示，优

化后叶片模拟计算应变位移比响应如表 8 所示。

叶片试验和优化模型标定系数相对误差如表 9
所示。叶片试验模态频率与仿真前后模态频率对比

如表 10 所示。

由表 10 可知：1 阶模态相对误差为 0.997%；2 阶

模态相对误差为 0.868%。

从表 9，10 可以看出，优化后的仿真计算结果更

加接近试验真值，且各测点相对误差均较小，说明本

研究的标定结果精度较高，优化更新后的模型计算

更加准确。

表 6　叶片试验和模拟标定系数相对误差

Tab.6　Calculation of strain displacement ratio re‑
sponse of blade test

组别

相对误差/%
η1

11

11.16
η1

12

9.15
η2

21

5.90
η2

22

8.68

图 12　约束方式对比

Fig.12　Comparison of constraint methods

表 8　优化后叶片模拟计算应变位移比响应

Tab.8　The optimized blade is simulated to calcu‑
late the strain displacement ratio response

组别

数值

ε1'
11 /y 1

11

492.4
ε1'

12 /y 1
12

499.35
ε2'

21 /y 2
21

1 225.28
ε2'

22 /y 2
22

980.01

表 10　叶片模态频率对比

Tab.10　Blade modal frequency comparison Hz

模态

1 阶模态

2 阶模态

约束优化前

513.55
1 714.80

约束优化后

489.45
1 628.70

试验值

494.38
1 614.69

表 7　优化后叶片模拟仿真标定数值

Tab.7　Optimized blade simulation calibration value

组别

A11/µm
A12/µm
B11/(µm·m-1)
B12/(µm·m-1)

均值

137.0
153.51
6.746

7.665 5

组别

A21/µm
A22/µm
B21/(µm·m-1)
B22/(µm·m-1)

均值

227.4
140.13
28.545
13.733

图 11　夹具与叶片夹持情况

Fig.11　Clamp and blade clamping

表 9　叶片试验和优化模型标定系数相对误差

Tab.9　Relative error of calibration coefficient of 
blade test and optimization model test

组别

相对误差/%
η1'

11

9.84
η1'

12

8.2
η2'

21

6.34
η2'

22

4.28
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4 结  论

1） 通过对叶片的共振测试可知，在叶片 1 阶及

2 阶共振条件下应变‑位移幅值比只与模态振型值和

几何系数有关，这为叶片动应力计算提供了更为准

确的转换系数。

2） 结合仿真与理论推导计算，研究了叶片 2 阶

共振扭转下应变状态和叶根部位的受力情况，分析

了叶尖变形对高阶模态的敏感性，标出了叶尖位移

敏感测点和叶根应变敏感测点。

3） 将试验结果与仿真计算结果进行比对，并根

据试验结果对仿真模型进行优化修正。优化修正后

模拟计算与试验结果的比对表明，本研究所提的叶

片动应变测试应变‑位移相对误差小于 10%，频率误

差小于 1%。
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