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关于金属材料振动疲劳分析 S‑N曲线的讨论*
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摘要  在进行金属振动疲劳寿命分析时，S‑N 曲线有两种选择，即常规 S‑N 曲线和振动 S‑N 曲线。针对 S‑N 曲线选

取上存在分歧的问题，首先，介绍了常规疲劳载荷和振动载荷下铝合金的疲劳失效模式，认为常规疲劳 S‑N 曲线和

振动 S‑N 曲线从不同角度反映了材料的疲劳性能，提出了两者之间的关系模型；其次，完成了 2A12 铝合金悬臂梁常

规弯曲疲劳试验和基础振动疲劳试验，获得了常规疲劳和振动疲劳的 S‑N 曲线。试验结果表明，常规 S‑N 曲线和振

动 S‑N 曲线均可用于振动疲劳寿命的分析，但分别对应于不同的应力参量，验证了所提出关系模型的合理性。
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引  言

工程结构在振动载荷下易发生疲劳破坏，振动

疲劳是飞行器结构必须面对的问题［1‑2］。近几十年

来，国内外学者对振动疲劳问题开展了大量研究，其

中关于金属材料振动疲劳性能的表征有两种：常规

疲劳 S‑N 曲线和振动疲劳 S‑N 曲线［3］。

根据振动疲劳寿命分析的相关文献，绝大多数学

者选取常规S‑N曲线进行振动疲劳寿命分析。Fr􀆪ba［4］

进行了铁路桥梁在随机载荷下的疲劳损伤计算，分

析不同参数（阻尼、应力分布等）对疲劳寿命的影响。

Veers［5］利用 Rayleigh 模型描述了不同风速下的风

力涡轮机叶片的振动应力分布，研究了叶片的疲劳

寿命预测方法。Ford［6］以铝悬臂梁为例，研究随机

振动激励下疲劳寿命计算方法。黄超广等［7］提出一

种正弦激振载荷下的结构振动疲劳寿命预测方法，

并通过某飞机平尾振动疲劳试验进行了验证。王明

珠等［8］提出三参数 S‑N 曲线模型，研究了铝合金缺

口件的振动疲劳寿命计算方法。Aykan 等［9］研究了

在宽带随机振动与正弦振动组合形式的载荷作用下

直升机支架结构的疲劳寿命估算。李德勇等［10］针对

铝合金连接件的振动疲劳寿命，提出缺口件振动疲

劳寿命分析的名义应力法。Ringeval 等［11］研究了雷

达面板支架、悬臂铝梁和天线支架结构在随机振动

环境下的结构疲劳寿命，验证了随机振动疲劳分析

特征的有效性。Kong 等［12］采用 Ncode 软件，分析碳

钢卷簧在各种路面激励下的振动疲劳寿命。Prasad
等［13］采用时域法和频域法研究了 3 种不同缺口配置

的转轴疲劳寿命，并讨论两种方法在不同时间间隔、

相同信号长度下预测疲劳寿命的性能。华一畅等［14］

将准静态的应力严重系数法推广到连接件振动疲劳

寿命分析中。Sun 等［15］采用临界距离法研究缺口件

振动疲劳寿命评估。以上研究均采用常规疲劳 S‑N
曲线进行结构振动疲劳寿命分析。

国内部分学者认为，常规疲劳 S‑N 曲线不能反

映振动条件下材料的疲劳性能。姚起杭等［16］指出，

结构振动疲劳寿命分析应使用振动疲劳 S‑N 曲线，并

通过对材料、工艺、结构形式及载荷工况等效的试件

进行振动疲劳试验得到曲线，其中的应力参量为应

力均方根值。祁喜全等［17］通过试验获得了铝合金薄

板的振动 S‑N 曲线，并对比了时域法和基于 Dirlik 模

型的频域法的疲劳寿命预测精度。陈辉［18］通过随机

振动试验获得了无涂层和硬涂层阻尼叶片的振动

S‑N 曲线，并对结构进行了振动疲劳特性分析。周韶

泽等［19］基于 300个焊接接头试验数据，拟合得到超声

振动主 S‑N 曲线。操瑞志等［20］以民用飞机的副翼舱

为研究对象，提出一种振动疲劳寿命工程预测方法。

为了解决学术界和工程界在振动疲劳问题中

S‑N 曲线选取上存在的分歧，本研究从疲劳损伤模

式、疲劳寿命分析理论等方面分析了常规疲劳 S‑N
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曲线和振动疲劳 S‑N 曲线之间的关系，完成了 2A12
铝合金悬臂梁常规弯曲疲劳和弯曲振动疲劳试验，

明确了两种 S‑N 曲线的区别，并验证了两者之间的

关系模型，获得了其对应的应力参量。

1 两种 S‑N曲线的区别和联系

“疲劳”是指金属材料在应力/应变的反复作用

下所发生的性能变化［1］，这种变化的物理表现为材

料内部的位错、滑移、空洞及微裂纹等微观损伤，产

生这些损伤的驱动力是外部的应力/应变。常规疲

劳载荷与振动载荷产生的应力/应变在物理本质上

相同。2A12 试验件断口形貌如图 1 所示，可以看出

裂纹源、疲劳裂纹扩展区和瞬断区 3 个部分。其中：

裂纹萌生点位于上表面的中部区域，沿厚度方向向

下扩展；在裂纹扩展区可见“海滩条带”，达到临界裂

纹尺寸后发生瞬断；瞬断区位于断口横截面的中偏

下区域，断面较为粗糙。从断口形貌上看，常规疲劳

和振动疲劳的损伤模式完全相同，不同之处是外载

荷与材料内部经历的应力/应变之间的关系不同：常

规疲劳载荷下，外载荷和材料内部应力/应变一一对

应；振动载荷下，外载荷和材料内部的应力/应变并

不一一对应。材料内部的损伤演化仅取决于材料内

部的应力/应变，与外载荷并不直接相关。

由以上分析可知，对于相同的试验件和载荷方

式而言，常规疲劳和振动疲劳所对应的材料内部应

力/应变大小和频率是不同的。在常规疲劳的整个

加载过程中，频率和应力是确定的；而振动疲劳的加

载频率是随机的，材料内部产生的应力也是随机的，

通常用应力均方根（root mean square，简称 RMS）来

描述，以反映整个频段上的应力响应谱分布特征。

悬臂梁承受常规弯曲和基础振动疲劳载荷的情

况如图 2 所示。其左端为夹持端，夹持端通过 R 过

渡区转为等截面梁。本研究设计了两种工况：①悬

臂梁左端为固支边界，右端受到常规弯曲疲劳载

荷作用；② 悬臂梁左端受到基础振动疲劳载荷作

用，且悬臂梁右端有配重 W。

由于图 2中的悬臂梁本质上是缺口件，在 R 过渡

区存在应力集中，两种工况下疲劳危险部位都出现

在过渡区。常规弯曲载荷作用下危险部位的应力为

σw，基础振动载荷作用下危险部位的应力均方根值为

σRMS。本研究主要讨论金属材料振动疲劳分析的 S‑N
曲线，在不影响结论的情况下采用过渡区危险部位

的应力 σw 表征材料应力，故常规疲劳 S‑N 曲线和振

动疲劳 S‑N 曲线分别用函数 N（σw）和 N（σRMS）描述。

振动疲劳试验中，单频谐振激励在技术上很难

实现，这是因为试验件的固有频率在试验中不能被

精准锁定，故一般采用 1/3 倍频进行窄带振动疲劳

试验。悬臂梁危险部位随机应力的幅值可采用

Rayleigh 分布近似描述为

p ( σ，σRMS )= σ
σ 2

RMS
exp ( - σ 2

2σ 2
RMS ) （1）

本研究采用三参数形式描述材料在常规弯曲疲

劳载荷作用下的 S‑N 曲线［21］，其表达式为

lg N = a + b lg ( σw - σwe ) （2）
其中：a、b 为材料常数；σwe为材料的疲劳极限。

基于 Miner 线性累积损伤理论，振动疲劳寿命

的计算表达式［1］为

N = vpT = 1

∫
0

∞ p ( σ，σRMS )
N ( σ )

dσ
（3）

其中：N 为振动疲劳寿命的等效循环次数；T 为振动

疲劳失效时间；vp 为危险部位随机应力的单位时间

峰值数。

vp的表达式为

νp = 1
2π

m 4

m 2
（4）

图 1　2A12 试验件断口形貌

Fig.1　Fractography of 2A12 aluminum specimens

图 2　悬臂梁承受常规弯曲和基础振动疲劳载荷的情况

Fig.2　Cantilever beam under conventional bending and basic 
vibration fatigue loads
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其中：m2、m4分别为危险部位随机应力的 2 阶和 4 阶

谱矩。

由于式（2）和式（3）中的寿命 N 相同，故可得

10[ a + b lg ( σw - σwe ) ] = 1

∫
0

∞ p ( σ，σRMS )
N ( σ )

dσ
（5）

式（5）建立了常规疲劳与振动疲劳 S‑N 曲线中

的应力参量 σw与 σRMS之间的关系。

2 悬臂梁危险点的应力/应变分析

2.1　悬臂梁有限元数值分析模型　

悬臂梁的材料为 2A12 铝合金，其弹性模量为

68 GPa，泊松比为 0.32，密度为 2 780 kg/m3。悬臂

梁的几何模型如图 3 所示。其厚度为 4 mm，长度为

120 mm，左端长度为 20 mm 的区域为夹持段，左端

直径为 8.2 mm 的孔用于将悬臂梁固定于振动台，

右侧直径为 5.2 mm 的孔用于安装质量为 200 g 的

配重块。配重块材料为 304 不锈钢，其弹性模量为

193 GPa，泊松比为 0.3，密度为 7 930 kg/m3。

本研究建立了悬臂梁随机振动有限元数值分析

模型，整个模型采用实体单元进行离散。试验件的

数值模型如图 4 所示。因为几何模型左端长度为

20 mm 的区域固定于振动台，因此有限元模型左端

从圆弧过渡段开始。试件右侧的配重块安装孔对结

果分析的影响很小，故在分析时不考虑该安装孔。

2.2　模态分析　

采用 Nastran 软件进行了悬臂梁的模态分析，获

得前 3 阶固有频率和振型。悬臂梁的固有频率见

表 1。其中，1 阶固有频率试验值为 61.526 Hz，与计

算值非常吻合，验证了有限元模型的准确性。悬臂梁

的前 3阶振型如图 5所示，分别为面外弯曲、面内弯曲

和扭转阵型。基于悬臂梁的 1阶固有频率和频率响应

曲线，通过半功率带宽法获得阻尼比 ξ为 0.028 1。

2.3　振动载荷下危险点的应力　

在悬臂梁的左端施加沿板厚度方向的加速度基

础激励，其功率谱密度函数如图 6 所示。该函数本

质是限带白噪声，激励水平为 m。带宽是以 1 阶固

有频率 61.53 Hz 为中心频率的 1/3 倍频程，其对应

的频率范围为 55.070~69.384 Hz，该范围远离 2 阶

表 1　悬臂梁的固有频率

Tab.1　Natural frequencies of cantilever beam

阶数

1
2
3

试验值/Hz
61.526

―

―

计算值/Hz
61.816

307.234
321.251

相对误差/%
0.471
―

―

图 3　悬臂梁的几何模型（单位: mm）

Fig.3　Geometric model of cantilever beam (unit: mm)

图 4　试验件的数值模型

Fig.4　Numerical model of cantilever beam

图 5　悬臂梁的前 3 阶振型

Fig.5　First three modes of cantilever beam
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固有频率，此时的加速度基础激励将激发悬臂梁的

1 阶固有振型，即面外弯曲振型。

通过有限元分析获得了悬臂梁的 Mises 应力均

方根值，如图 7 所示。由图可知，危险点位于圆弧过

渡区的 A 点。在振动疲劳试验中通过应变片测量

值反推得到应力，由于直接在 A 点粘贴应变片会影

响疲劳裂纹的观察，故在悬臂梁圆弧过渡区中线处

的 B 点粘贴应变片。应变片粘贴位置如图 8 所示。

由于 B 点附近的应力梯度很小，因此用应变片采集

得到的栅丝区域平均应变响应表征该点的应变响应

是合理的。为了获得危险点的应力，需要通过有限

元分析建立应变片粘贴处 B 点和圆弧过渡区 A 点之

间的应力关系。

调整图 6 中限带白噪声的激励水平，其功率谱

密度函数值的范围为 0.06~0.5 g2/Hz。不同振动激

励水平下应变片粘贴处 B 点的应变响应为 εRMS，B，应

力 响 应 为 σRMS，B；圆 弧 过 渡 区 A 点 的 应 变 响 应 为

εRMS，A，应力响应为 σRMS，A。不同激励水平下 A、B 两

点的动态响应见表 2。表中还给出了随机振动试验

测得的 B 点应变响应和经过反推得到的对应的应力

响应。

σRMS，B和 εRMS，B的试验结果与计算结果吻合良好，

相对误差均控制在 4.5% 以内，验证了有限元模型

的合理性和计算精度。此外，不同激励水平下 A 点

和 B 点 应 力 响 应 计 算 结 果 的 比 值 σRMS，A/σRMS，B 为

1.33，据此建立了两点之间的应力关系。在后续处

理振动疲劳试验数据时，可通过试验测得的 B 点应

力响应 σRMS，B获得危险点的应力响应 σRMS，A。

2.4　振动载荷下危险点的随机应力分布　

不同激励水平下危险点 Mises 应力功率谱密度

函数如图 9 所示。通过悬臂梁随机振动响应分析，

可计算其 2 阶、4 阶谱矩 m2 和 m4，代入式（4）即可获

得单位时间峰值数 vp。将表 2 中的危险点应力响应

σRMS，A 代入式（1），可得到 Rayleigh 分布描述的不同

激励水平下危险点应力幅值的概率密度函数，如

图 10 所示。

图 6　加速度基础激励的功率谱密度函数

Fig.6　Power spectrum density function of acceleration base 
excitation

图 7　Mises应力均方根值

Fig.7　Root‑mean‑square of Mises stress

图 8　应变片粘贴位置

Fig.8　Position of strain gauge

图 9　不同激励水平下危险点 Mises应力功率谱密度函数

Fig.9　Power spectral density function of Mises stress at 
danger point under different excitation levels

表 2　不同激励水平下 A、B两点的动态响应

Tab.2　Dynamic responses at points A and B under 
different excitation levels

激励水平/
(g2·Hz-1)

0.06
0.10
0.20
0.30
0.50

试验结果

εRMS,B/
με

573.05
702.00
985.62

1 247.94
1 645.78

σRMS,B/
MPa
38.97
47.74
67.02
84.86

111.91

计算结果

εRMS,B/
με

561.76
726.47

1 026.47
1 257.35
1 617.59

σRMS,B/
MPa
38.2
49.4
69.8
85.5

110.2

σRMS,A/
MPa
50.9
65.7
92.9

114.0
147.0

σRMS,A/
σRMS,B

1.33
1.33
1.33
1.33
1.33
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2.5　常规弯曲载荷下危险点的应力　

本研究建立了常规弯曲载荷下的悬臂梁有限元

数值模型（无配重块），梁右端载荷大小为 160 N，分

析获得了悬臂梁的 Mises 应力云图。常规弯曲载荷

下的 Mises 应力如图 11 所示。试验件在常规弯曲载

荷和振动作用下的危险点一致，表明两种载荷形式

产生的破坏在物理层面相同。在常规弯曲载荷下，

A 点和 B 点 Mises 应力的比值都为 1.33，可用于处理

常规弯曲疲劳试验数据。

3 疲劳试验

3.1　常规弯曲疲劳试验　

采用 MTS 370 疲劳试验机进行悬臂梁常规弯

曲疲劳试验，如图 12 所示。试验载荷为对称常幅疲

劳载荷，通过应变片测量值反推得到危险点处的应

力，并以悬臂梁试验件出现 1 mm 长度裂纹时对应

的循环次数作为疲劳裂纹形成寿命。

常规疲劳试验结果见表 3，共有 22 个有效数据。

由应变片测得 B 点的实测应变，经胡克定律计算得

到对应的应力，根据 2.5 节的计算结果将 B 点应力放

大 1.33 倍，即可获得危险点（A 点）的应力。典型常

规疲劳试验件裂纹萌生位置及扩展路径如图 13所示。

试验件均在圆弧过渡段起裂，与仿真结果一致。

表 3　常规疲劳试验结果

Tab.3　Conventional fatigue test results

试件

编号

1
2
3
4
5
6
7
8
9

10
11
12
13
14
15
16
17
18
19
20
21
22

B 点实测

应变/με
6 712.55
3 418.07
3 031.59
3 146.18
3 309.90
3 170.50
7 001.54
5 869.55
5 765.12
3 847.62
2 845.31
3 047.88
2 488.58
1 484.70
1 512.92
1 197.96
5 330.17
4 118.85
7 243.56
1 778.98
1 926.92
1 489.61

B 点计算

应力/MPa
456.45
232.43
206.15
213.94
225.07
215.59
476.10
399.13
392.02
261.64
193.48
207.26
169.22
100.96
102.88

81.46
362.45
280.08
492.56
120.97
131.03
101.29

危险点应力/
MPa

608.45
309.83
274.80
285.18
300.02
287.39
634.65
532.04
522.56
348.76
257.91
276.27
225.57
134.58
137.14
108.59
483.15
373.35
656.59
161.25
174.66
135.02

寿命次数

3 564
53 414
15 602
13 470
27 799
41 384

705
3 896
1 548

26 268
98 632
53 464

133 798
768 301
731 887

1 046 661
7 815

18 235
1 554

300 317
146 082
834 216

图 10　不同激励水平下危险点应力幅值的概率密度函数

Fig.10　Probability density function of stress amplitude at 
danger point under different excitation levels

图 11　常规弯曲载荷下的 Mises应力

Fig.11　Mises stress distribution under conventional bending 
load

图 12　悬臂梁常规弯曲疲劳试验

Fig.12　Conventional bending fatigue test of cantilever beam

图 13　典型常规疲劳试验件裂纹萌生位置及扩展路径

Fig.13　Crack initiation position and propagation path of typi‑
cal conventional fatigue test specimens
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3.2　振动疲劳试验　

采用振动台对试验件施加加速度基础激励，进

行悬臂梁振动疲劳试验，如图 14 所示。试验件施加

9 种不同激励水平的限带白噪声，B 点的应变响应

εRMS，B由试验测得，经胡克定律计算得到对应的应力

σRMS，B，再根据 2.3 节的计算结果将 B 点应力放大

1.33 倍，即可获得危险点（A 点）的应力 σRMS，A。试验

件出现 1 mm 长度裂纹时对应的时间 T 为疲劳裂纹

形成寿命，失效判据与常规疲劳试验一致，由式（3）
计算等效循环次数。

振动疲劳试验结果见表 4，共有 27 个有效数据。

其中，危险点的应力响应 σRMS，A 有以下两种情况：

①当激励水平 m≤0.5 g2/Hz 时，应变片在整个振动

疲劳试验期完好，其应力由应变测量值换算得到；

②当激励水平 m≥0.6 g2/Hz 时，应变片在振动疲劳

试验期间失效，其应力由随机振动数值分析获得。

典型振动疲劳试验件裂纹萌生位置如图 15 所示。

试验件均在圆弧过渡段起裂，与仿真结果一致。

4 分析与讨论

4.1　常规 S‑N曲线和振动 S‑N曲线的区别　

采用最小二乘法对表 3、4 的试验数据进行了三

参数 S‑N 曲线拟合，两种 S‑N 曲线如图 16 所示。由

图可知，常规弯曲疲劳 S‑N 曲线和随机振动疲劳

S‑N 曲线并不重合，且常规 S‑N 曲线始终位于振动

S‑N 曲线的上方，即在相同的疲劳循环数下，常规弯

曲疲劳应力大于振动疲劳应力均方根值。两种 S‑N
曲线的函数表达式为

ì
í
î

lg N 1 = 11.392 9 - 2.922 0lg ( σw - 56.164 7 )
lg N 2 = 9.053 8 -2.184 3lg ( σRMS - 38.710 5 )

（6）

4.2　常规 S‑N曲线和振动 S‑N曲线的联系　

将 式（6）中 的 常 规 弯 曲 疲 劳 S‑N 曲 线 数值

代入式（5），通过计算，可得到相同疲劳寿命下危险

图 14　悬臂梁振动疲劳试验

Fig.14　Vibration fatigue test of cantilever beam

图 15　典型振动疲劳试验件裂纹萌生位置

Fig.15　Crack initiation position of typical vibration fatigue 
test specimens

图 16　两种 S‑N 曲线

Fig.16　Two S‑N curves

表 4　振动疲劳试验结果

Tab.4　Vibration fatigue test results

序号

1
2
3
4
5
6
7
8
9

10
11
12
13
14
15
16
17
18
19
20
21
22
23
24
25
26
27

激励水平/(g2·Hz-1)

0.06

0.10

0.20

0.30

0.50

0.60

1.00

1.20

2.00

σRMS,A/MPa
51.94
56.00
54.84
61.77
63.63
59.69
97.86

106.98
89.34

104.32
87.33

113.11
138.25
136.72
149.18
134.77
161.00
161.00
208.00
208.00
208.00
228.00
228.00
228.00
294.00
294.00
294.00

寿命次数

2 054 484
1 443 528
2 140 860
1 137 836
1 161 784
1 119 586

224 872
267 876
192 456
113 694
202 791
110 595
102 223
174 611

56 083
85 475
45 140
38 893
15 196
14 327
10 821

9 533
12 027

8 052
4 219
2 892
2 715
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点处 σw 和 σRMS 之间的关系，如图 17 所示。由图可

知：σw和 σRMS之间呈现出良好的线性关系，但该关系

曲线无法由式（5）给出显式表达式，只能通过计算多

个数据点进行拟合；相同寿命下常规弯曲疲劳应力

大于振动疲劳应力均方根值，这与 4.1 节的结论是

一致的。

根据图 17 中的关系，将表 4 中的 σRMS，A数据转化

为等寿命时对应的 σw，重新绘制图 16 得到两种 S‑N
曲线的统一性，如图 18 所示。

图 18 反映出在等损伤的情况下，常规弯曲疲劳

试验数据和振动疲劳试验数据融合在一起；图 16 反

映出不同损伤参量对应的不同 S‑N 曲线。这是从不

同角度描述了材料相同的疲劳性能，常规疲劳 S‑N
曲线和振动疲劳 S‑N 曲线均可用于结构振动疲劳寿

命分析，其在本质上是相同的。

4.3　常规 S‑N曲线和振动 S‑N曲线的应用场合　

当前，结构振动疲劳寿命分析方法的本质是名

义应力法，控制参量名义应力的取法不同，所采用的

材料疲劳性能曲线也不同。采用传统名义应力作为

控制参量时，其对应的材料疲劳性能曲线为常规

S‑N 曲线；采用应力均方根值作为控制参量时，其对

应的材料疲劳性能曲线为振动 S‑N 曲线。两种 S‑N
曲线的应用场合如图 19 所示。基于两种 S‑N 曲线

的寿命分析流程进行结构动力学分析，获得危险点

及其动态应力响应，并根据材料的 S‑N 曲线和疲劳

累积损伤理论进行寿命预测。

5 结  论

1） 相同应力‑寿命坐标系下的常规疲劳 S‑N 曲

线位于振动疲劳 S‑N 曲线的上方，两者并不重合，但

可以通过等损伤建立起两种 S‑N 曲线之间的联系。

2） 常规疲劳 S‑N 曲线和振动疲劳 S‑N 曲线从

不同角度描述了材料相同的疲劳性能，均可用于结

构振动疲劳寿命分析，其在本质上是相同的。

3） 不同损伤参量对应不同的 S‑N 曲线，常规

S‑N 曲线采用传统名义应力作为控制参量，振动

S‑N 曲线采用应力均方根值作为控制参量。
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