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摘　　　要：基于叶端定时非接触式测量和振动响应传递比的概念，开展高速旋转叶片动应变重构方法的研

究。在频域内推导了叶片任意测点位移与任意测点动应变的传递比，给出了单模态共振下响应传递比关于位

移和应变模态振型的解析表达式；建立旋转叶片的三维（３Ｄ）有限元模型，开展考虑旋转预应力效应的叶片模

态分析，提取位移和应变模态振型，获得任意转速下叶端位移与叶根关键点动应变的传递比。开展高速旋转

叶片叶端定时非接触式测量实验，采用周向傅里叶算法对叶端定时信号进行处理，获得叶片在不同转速单模

态共振下的叶端位移，结合响应传递比，重构５个旋转叶片的关键点动应变。结果表明：旋转叶片在９０００

ｒ／ｍｉｎ和１３０００ｒ／ｍｉｎ转速下发生１阶共振时，与应变片实测结果相比，叶根处应力最大点、次大点和边缘点３

个关键点的动应变平均重构误差均小于１５％，验证了旋转叶片动应变重构方法的有效性。
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　　航空发动机是飞机的心脏，叶片作为发动机

重要零部件占据了庞大数量，其工作环境恶劣，极

易发生疲劳失效故障。对叶片展开高周疲劳

（ｈｉｇｈｃｙｃｌｅｆａｔｉｇｕｅ，ＨＣＦ）研究是航空发动机研

制的重要工作，而动应变测量则是高周疲劳研究

的重要内容［１］。传统测量方法为在旋转叶片表面

粘贴应变片，结合滑环引电器、遥测技术等实现动

应变测量。但应变片测量存在诸多缺点：接触式

测量，对小型结构增加附加质量；安装方式严苛，

需对转子系统进行改造；在高温高压环境下易失

效，造成测量不准确等［２３］。非接触式应力测量取

代传统应变片的需求日显急迫。

在叶片的非接触式动应力测量方面，美国在

１９４９年申请了非侵入式应力测量系统（ｎｏｎ

ｉｎｔｒｕｓｉｖｅｓｔｒｅｓｓｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓｙｓｔｅｍ，ＮＳＭＳ）专

利，美国空军从１９８０～２００２年期间，研制４代

ＮＳＭＳ，广泛应用于涡轮机械研发和 ＨＣＦ裂纹监

测中［４］。欧洲将叶片动应力非接触测量称为叶端

定时（ｂｌａｄｅｔｉｐｔｉｍｉｎｇ，ＢＴＴ），英国罗罗２０世纪

８０年代开始研发叶端定时技术，并积累了５００余

台的叶端定时实验数据［５］。德国 ＭＴＵ 公司

（Ｍｏｔｏｒｅｎｕｎｄ ＴｕｒｂｉｎｅｎＵｎｉｏｎＦｒｉｅｄｒｉｃｈｓｈａｆｅｎ

ＧｍｂＨ）研发的叶片叶端定时系统，于２０１５年安

装在ＴＰ４００桨扇发动机上并成功进行了试飞测

试［６］。国内对非接触式测量系统的研究起步较

晚，目前还停留在实验室台架测试阶段，尚不能完

全取代应变片［７］。非接触式测量系统能否取代传

统应变片的关键在于：从叶端振动位移信号准确

重构叶片动应变，获得关键点的应变值，从而对叶

片寿命有效预测和故障诊断。

叶片振动信号的有效测量和提取是动应变高

精度重构的前提。在旋转叶片非接触式测量中，

叶片振动的采样频率为传感器数目与转频的乘

积，叶片的振动频率通常高于转频，而机匣周围安

装的传感器数目有限，极易导致欠采样信号，如何

从欠采样的振动信号中有效提取叶片振动参数成

为难题。国防科学技术大学杨拥民教授团队将稀

疏重构算法运用到非接触式测量振动信号提取

中，实现了叶片振动多频率的识别［８］；北京化工大

学王维民教授团队基于涡轮叶片非接触式测量，

结合变速扫频拟合和辅助全局自回归法，有效识

别了叶片的振动频率、幅值、相位等振动参数［９］；

西安交通大学吴淑明等基于增强稀疏分解法，从

叶端定时采样数据中提取叶片单频振动频率，避

免了频谱混叠和泄露现象［１０］。商用的叶端定时

测振系统数据处理方法广泛采用的单自由度拟合

（ｓｉｎｇｌｅｄｅｇｒｅｅｏｆｆｉｔｔｉｎｇ，ＳＤＯＦ）算法和周向傅里

叶变换（ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌＦｏｕｒｉｅｒｔｒａｎｓｆｏｒｍ，ＣＦＦ）

算法［１１］。单自由度拟合算法也称作速矢端迹法，

该方法依靠单只传感器采集转子升速过程中的共

振区叶端振动信号。ＣＦＦ算法通过在机匣周围

安装至少３支叶端定时传感器，利用最小二乘法

重构单模态同步振动下的叶端位移［１２］。从非接

触式测量获得的振动参数的精确度将直接影响应

力应变的重构精度。

美国“高周疲劳科学与技术计划”中关于叶片

动应力估计的技术指标：风扇叶片动应力预估误

０７５
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差小于２０％，压气机叶片动应力预估误差小于

２５％
［１３］。目前叶片应变重构是通过实验或有限

元仿真条件下的谐响应分析，获得叶端位移到叶

根应变最大点或关键点的比值关系，进而实现叶

端位移到叶根应变的转换。德国 ＭＴＵ宣称，在

应变与位移比值不太大且信噪比可接受时，叶端

定时系统的应变重构误差可控制在±２０％以

内［１４］。Ｒｕｓｓｈａｒｄ
［５］在有限元仿真和实验条件下

验证叶端位移和叶根应变的转换关系，发现当叶

片发生单模态共振时，两种方案下的比值关系一

致［５］。天津大学段发阶教授团队对叶片进行有限

元谐响应分析，获得１阶共振时叶端位移和叶根

最大应力点的比值，对比ＢＴＴ和应变片实验数

据验证了共振态下应变与位移的比值关系［１５］。

四川燃气涡轮研究院刘美茹等采用叶端定时系统

测量高压压气机转子叶片，获得振动位移和频率，

通过对叶片有限元模型进行谐响应分析，获得叶

片一弯模态振动下的叶端位移与叶根最大应力点

的换算系数，并对叶片进行裂纹故障识别和高周

疲劳寿命预测［１６］。以上应变与位移比值的得出

均建立在叶片谐响应分析的基础上，准确度不高，

叶片应变重构误差较大。

关于结构动应变重构，在其他领域也受到关

注。比如，美国马萨诸塞大学Ａｖｉｔａｂｉｌｅ教授团队

利用数字图像相关法获得大尺寸风机叶片的振动

位移，基于模态降阶与扩展原理计算叶片全场位

移，导入有限元模型中获得结构应变响应［１７］。

Ｃｈｅｎ等利用激光测振仪测得直板结构在空气和

水下的振动位移，结合有限元模型，经过插值计算

获得结构应变［１８］。美国凯特林大学Ｂａｑｅｒｓａｄ提

出了应变模态降阶与扩展方法，通过悬臂梁有限

元仿真和实验室不同激励下的应变位移测量实

验，实现有限测量的应变响应重构悬臂梁场应

变［１９］。但以上研究工作尚未从理论上建立位移

到应变转换的映射关系，且响应重构技术难以直

接应用到航空发动机高速旋转叶片中。

综上，目前关于旋转叶片动应变重构在叶端

定时非接触式测量的研究较少。本文基于非接触

式测量和响应传递比的概念开展高速旋转叶片动

应变重构的研究，推导响应传递比关于模态振型

的表达式，给出位移到应变转换的映射关系；将叶

端定时非接触式测量运用于小型模拟转子叶片的

升速实验中，利用ＣＦＦ算法分析叶端定时位移信

号，综合非接触式测量叶端位移和响应传递比，获

得不同转速单模态共振下旋转叶片关键点动应

变，并与应变片实测结果对比分析。

１　叶端定时非接触式测量系统

１１　非接触式测量系统简介

非接触式测量系统主要由传感器、信号采集、

数据处理组成。非接触式测量原理如图１所示。

非接触式测量系统通过在旋转叶片机匣上合

理布局、安装叶端定时传感器，通常为光学传感

器；在转轴上安装转速同步传感器，转速传感器作

为叶端定时传感器的参考信号，将测得的叶片实

际到达时间与叶片在无振动情况下的理论到达时

间进行比较，经过信号处理与分析，将时间信号转

换为叶片叶端的振动信号，实现叶片的非接触式

测振。利用信号处理方法对欠采样信号进行处

理，对振动信号处理可提取叶片振动频率、幅值、

相位、激励阶次、阻尼等振动参数。叶端振动位移

并不能直接反应叶片动应力水平，需进一步结合

有限元模型，实现振动位移到动应力的转换。非

接触式测量系统的优点在于在不破坏旋转机械结

构的情况下，利用一支或多支叶端定时传感器即

可实时监测整级所有叶片的振动。

图１　非接触式测量系统测量原理

Ｆｉｇ．１　Ｐｒｉｎｃｉｐｌｅｏｆｎｏｎｃｏｎｔａｃｔｍｅａｓｕｒｅｍｅｎｔｓｙｓｔｅｍ

１２　振动信号处理方法

叶端定时系统采用安装在机匣周围的传感器

采集旋转叶片的振动信号，则叶端定时系统的采

样频率（犳ｓ）为传感器数目 （狀）与转子转频（犳ｒ）的

乘积。若要在某一转速下通过叶端定时系统测量

叶片某一频率或多个频率的振动信号，则应在机

匣周围布置一定数目的传感器以达到香农采样定

理要求。若某叶片在转子转速为１００００ｒ／ｍｉｎ（转

频犳ｒ≈１６６．７Ｈｚ）下的前三阶固有频率分别为

犳１＝６００Ｈｚ，犳２＝２０００Ｈｚ，犳３＝３０００Ｈｚ。根据香

农采样定理，若仅采集叶片１阶振动信号，采样频

率至少为犳ｓ＝２×犳１＝１２００Ｈｚ则传感器数目狀＝

犳ｓ／犳ｒ≈８，若要采集叶片前三阶振动，采样频率至

１７５
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少为犳ｓ＝２×犳３＝６０００Ｈｚ，则传感器数目狀＝犳ｓ／

犳ｒ≈３６，若要采集更高阶的振动，则应布置更多传

感器，而机匣可安装传感器的位置和数目有限，难

以达到符合香农采样定理的传感器数目。所以，

在叶片振动频率较高或是转子转速较低的情况下

测量时，叶端定时采样信号往往为欠采样信号。

从叶端定时的欠采样信号中准确提取和恢复

振动位移信息是实现叶片动应力高精度重构的前

提。由于采样信号不满足香农采样定理，不能采

用傅里叶变换框架下的信号处理方法，ＳＤＯＦ法

和ＣＦＦ法通过假设叶片振动为周期性正弦振动，

拟合叶片振动曲线，将欠定信号重构问题转化为

少量参数辨识问题。

ＳＤＯＦ法依靠单只传感器采集转子升降速过

程中共振区的叶端振动，拟合叶片在升降速的振

动波形，进而得到叶端振动幅值、相位、频率等参

数。一般来说，该方法辨识的叶片振幅精度较低。

ＣＦＦ法通过在发动机机匣周围至少安装３

支传感器，利用最小二乘法重构单模态同步共振

下的叶端位移。若要同时测量多个模态，则需要

安装更多传感器。在单模态振动下，假设第犼个

传感器测得的叶片振动表示为［１２］

狔犼 ＝犃ｓｉｎ（２π犳狋）＋犅ｃｏｓ（２π犳狋）＋犆 （１）

其中犃和犅 表示叶片振动幅值和相位计算参数，

犆表示叶片振动信号的偏移成分，犳为叶片的振

动频率。当叶片发生同步共振时，叶片的振动频

率可表示为

犳＝犗ｅ×犳ｒ （２）

其中犗ｅ为激励阶次（ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｏｒｄｅｒ，ＥＯ）。

将式（２）带入式（１）得

狔犼 ＝犃ｓｉｎ（２π×犗ｅ×犳ｒ狋）＋

犅ｃｏｓ（２π×犗ｅ×犳ｒ狋）＋犆 （３）

　　则第犼个传感器的安装角度为

θ犼 ＝２π犳ｒ狋 （４）

　　将式（４）带入式（３）得

狔犼 ＝犃ｓｉｎ（犗ｅθ犼）＋犅ｃｏｓ（犗ｅθ犼）＋犆 （５）

　　若考虑旋转叶片多模态振动，前犿 阶模态参

与共振，则叶片前犿 阶的固有频率为犳１、犳２、…、

犳犿。激励阶次可表示为

犗ｅ＝
犳ｒ

犳１
，犳ｒ
犳２
，…，犳ｒ
犳｛ ｝
犿
＝ ｛犗ｅ１，犗ｅ２，…，犗ｅ犿｝

（６）

　　若机匣周围有狀个传感器，则第犼个传感器

测得的振动信号为

狔犼 ＝∑
犿

犻＝１

犃犻ｓｉｎ（犗ｅ犻θ犼）＋犅犻ｃｏｓ（犗ｅ犻θ犼）＋犆［ ］犻

（７）

　　则狀个传感器测得的振动信号可表示为

狔＝犎狓 （８）

其中犎为传感器设计矩阵，可表示为

犎＝

ｓｉｎ（犗ｅ１θ１） ｃｏｓ（犗ｅ１θ１） ｓｉｎ（犗ｅ２θ１） ｃｏｓ（犗ｅ２θ１） … １

ｓｉｎ（犗ｅ１θ２） ｃｏｓ（犗ｅ１θ２） ｓｉｎ（犗ｅ２θ２） ｃｏｓ（犗ｅ２θ２） … １

     

ｓｉｎ（犗ｅ１θ狀） ｃｏｓ（犗ｅ１θ狀） ｓｉｎ（犗ｅ２θ狀） ｃｏｓ（犗ｅ２θ狀） …

熿

燀

燄

燅１

（９）

狓狀×１ ＝ 犃１　犅１　犃２　犅２　…　犃犿　犅犿　［ ］犆 Ｔ

为 待 求 的 多 模 态 振 动 参 数，狔
狀×１ ＝

狔１ 狔２ … 狔［ ］狀
Ｔ 为狀个传感器在同一转下测

得的振动位移，因此，通过ＣＦＦ法可求得多模态

振动参数狓。

狓＝犎
－１
狔 （１０）

其中犎－１表示犎 的逆矩阵。通过式可获得各阶

振动的叶端幅值。式可求解，传感器数量狀与模

态数目犿 应满足的关系为

狀≥２犿＋１ （１１）

２　位移应变响应传递比的建立

当叶片发生单模态共振，叶端位移与叶根应

变存在一一映射关系，称其为位移应变响应传递

比。在频域内，叶片任意点（含任意方向）位移响

应和应变响应分别为

犢（ω）＝犎
ｄ（ω）犉（ω） （１２）

ε（ω）＝犎ε（ω）犉（ω） （１３）

其中ω为振动频率，犢（ω）为叶片位移响应，ε（ω）

为叶片应变响应；犉（ω）＝［犳１，犳２，…，犳狀］
Ｔ 为叶片

激励矢量；犎ｄ（ω）为位移频响函数矩阵，犎ε（ω）为

叶片应变频响函数矩阵。令叶片的自由度为狀，

将频响函数写作矩阵形式，则位移、应变响应分

别为

狔１

狔２



狔

熿

燀

燄

燅狀

＝

犎ｄ
１１ 犎ｄ

１２ … 犎ｄ
１狀

犎ｄ
２１ 犎ｄ

２２ … 犎ｄ
２狀

   

犎ｄ
狀１ 犎ｄ

狀２ … 犎ｄ

熿

燀

燄

燅狀狀

犳１

犳２



犳

熿

燀

燄

燅狀

（１４）

ε１

ε２



ε

熿

燀

燄

燅狀

＝

犎ε１１ 犎ε１２ … 犎ε１狀

犎ε２１ 犎ε２２ … 犎ε２狀

   

犎ε狀１ 犎ε狀２ … 犎ε

熿

燀

燄

燅狀狀

犳１

犳２



犳

熿

燀

燄

燅狀

（１５）

２７５
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其中犎（ω）中第犻行和第犼列犎犻犼（ω）元素指仅在

叶片第犼个坐标（第犼点）上有简谐激励而相应于

第犻个坐标（第犻点）的复频响应函数，则第犻点对

在第犼点的简谐力的位移和应变频响函数分别为

犎ｄ
犻犼（ω）＝∑

狀

狉＝１

狉犻狉犼

犓ｐ狉（１－λ
２
狉＋ｉ２ξ狉λ狉）

（１６）

犎ε犻犼（ω）＝∑
狀

狉＝１

ψ狉犻狉犼

犓ｐ狉（１－λ
２
狉＋ｉ２ξ狉λ狉）

（１７）

其中犻为响应点，犼为激励点，狉犻为响应点的第狉

阶模态振型，狉犼为激励点的第狉阶模态振型，ψ狉犻

为响应点的第狉阶应变模态振型，犓ｐ狉第狉阶的主

刚度，λ狉为激励频率与系统第狉阶固有频之比，ξ狉

为系统第狉阶阻尼比。

当叶片发生狊阶共振，即狉＝狊时，此时激励

频率与系统第狊阶固有频率接近，即ω＝ω狊，第狊

阶主振动起主导作用，其他阶的振动可忽略。则

叶片发生狊阶单模态共振时，任意点犻的应变响

应和任意点犼的位移响应的比值为

ε
狊
犻

狔
狊
犼

＝
∑
狀

犽＝１

ψ狊犻狊犽

犓ｐ狊（１－λ狊
２
＋ｉ２ξ狊λ狊）

犳犽（ω）

∑
狀

犽＝１

狊犼狊犽

犓ｐ狊（１－λ狊
２
＋ｉ２ξ狊λ狊）

犳犽（ω）

＝
ψ狊犻

狊犼

（１８）

其中犽表示叶片的第犽个自由度，ψ狊犻为任意点犻

的第狊阶应变振型，狊犼为任意点犼的第狊阶位移

振型，狊犽为第犽点的第狊阶位移振型，犓狆狊为第狊

阶的主刚度，λ狊 为激励频率与系统第狊阶固有频

率之比，ξ狊为系统第狊阶阻尼比。

式（１８）即为位移应变响应传递比。位移单

位取微米（μｍ），应变取微应变，即应变ε的单位

为１０－６，则传递比的单位为 １０－６／１０－６ ｍ，即

ｍ－１。此传递比表明当叶片发生某阶单模态共振

时，叶根关键点应变与叶端测点位移值存在恒定

的关系，称其比值为位移应变响应传递比，此传

递比只与叶片的模态振型有关，而与激励的种类、

分布和大小均无关。位移应变响应传递比可通

过对叶片有限元模型进行模态分析，分别提取应

变和位移模态振型获得，计算方便，不需要进行额

外的谐响应分析。

３　旋转叶片有限元分析

３１　有限元模型建立

本文实验的对象为整体叶盘结构的模拟转

子，带有５个叶片。由于盘相对于叶片的尺寸小，

故在有限元分析中不考虑盘片耦合。取模拟转子

的１／５做分析。在Ｐｒｏ／Ｅ软件中建立模拟转子

叶片的三维模型，如图２（ａ）所示。在 Ｈｙｐｅｒｍｅｓｈ

软件中对叶片进行有限元网格划分，由于叶片根

部盘部分对叶片的固有频率、模态振型影响小，故

叶片叶身与根部叶盘部分采用不同疏密的网格划

分，得到收敛的模态结果的同时减少了计算量。

网格单元选择Ｓｏｌｉｄ１８６单元，模型共４７９３个单

元和２９６４１个节点，有限元模型及坐标如图２（ｂ）

所示。在ＡＮＳＹＳ软件中进行分析设置，对叶片

叶盘内圆柱面施加固定约束。转子叶片材料参数

如表１所示。对叶片进行位移和应变模态分析，

得叶片前３阶静态频率如表２所示，位移、应变模

态振型分别如图３、图４所示，前３阶模态振型分

别表现为一弯、一扭、二弯。

图２　叶片模型

Ｆｉｇ．２　Ｍｏｄｅｌｏｆｔｈｅｂｌａｄｅ

表１　叶片材料参数

犜犪犫犾犲１　犕犪狋犲狉犻犪犾狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳狋犺犲犫犾犪犱犲

材料 弹性模量／ＧＰａ 泊松比 密度／（ｇ／ｃｍ
３）

ＧＨ４１６９ １９５ ０．３ ８．２４

表２　叶片固有频率

犜犪犫犾犲２　犖犪狋狌狉犪犾犳狉犲狇狌犲狀犮犻犲狊狅犳狋犺犲犫犾犪犱犲

阶次 固有频率／Ｈｚ

１阶 ５８４．６

２阶 １７９６．６

３阶 ３３６３．９

　　在不同转速下，对叶片进行模态分析。由于

实验的共振态主要为１阶共振，故模态分析只提

取１阶固有频率，获得转子叶片Ｃａｍｐｂｅｌｌ图，如

图５所示。从１阶共振频率线和转速倍频线的交

点可以看出，在０～２００００ｒ／ｍｉｎ的工作转速内，

叶片在６０００、７０００、９０００、１３０００ｒ／ｍｉｎ左右可能

发生１阶共振，对应的激励的阶次分别为６犗ｅ、

３７５
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图３　叶片位移模态振型

Ｆｉｇ．３　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｍｏｄｅｓｈａｐｅｓｏｆｔｈｅｂｌａｄｅ

图４　叶片应变模态振型

Ｆｉｇ．４　Ｓｔｒａｉｎｍｏｄｅｓｈａｐｅｓｏｆｔｈｅｂｌａｄｅ

图５　叶片Ｃａｍｐｂｅｌｌ图

Ｆｉｇ．５　Ｃａｍｐｂｅｌｌｄｉａｇｒａｍｏｆｔｈｅｂｌａｄｅ

５犗ｅ、４犗ｅ、３犗ｅ。通过Ｃａｍｐｂｅｌｌ图可预知叶片不

同转速下的共振情况。为采用ＣＦＦ法处理叶端

定时欠采样信号提供了先验信息。

３２　传递比计算与影响因素

对叶片模态分析后，提取叶端位移振型和叶

根应变振型，利用式（１８）计算传递比。为验证本

文提出的基于模态法计算传递比方法的可行性，

对叶片进行谐响应分析，在１阶共振下提取叶端

犡向位移和叶根犣 向应变，计算传递比，并与模

态分析结果作比较。在仿真计算中，提取叶端弦

长方向所有节点位移，在叶根处选择叶盆应力最

大点犃、次大点犅 和叶背边缘点犆 三点提取应

变，叶端节点和叶根选取点如图６所示。

提取叶根犃、犅、犆三点的应变，分别与叶端

图６　位移和应变提取节点分布

Ｆｉｇ．６　Ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔａｎｄｓｔｒａｉｎ

ｅｘｔｒａｃｔｉｏｎｎｏｄｅ

弦长方向所有节点的位移作传递比分析，根据式

（１８）中的传递比解析表达式，定义应变比位移的

值为位移应变传递比，得出叶端弦长方向０～３５

ｍｍ内的位移应变传递比曲线如图７所示，模态

法和谐响应分析下的平均传递比如表３所示，从

理论推导可知，谐响应共振分析的传递比应等于

模态法下的传递比，但由于ＡＮＳＹＳ有限元软件

计算精度影响，谐响应分析中提取位移和应变的

频点可能不是严格的共振态，造成了微小的计算

误差，３点的传递比误差都在０．１１％以内，由此可

知本文提出的模态法计算传递比的正确性。

图７　位移应变响应传递比曲线

Ｆｉｇ．７　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓｔｒａｉｎｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｂｉｌｉｔｙｃｕｒｖｅｓ

表３　模态法和谐响应分析传递比

犜犪犫犾犲３　犜狉犪狀狊犿犻狊狊犻犫犻犾犻狋狔犫犪狊犲犱狅狀犿狅犱犪犾犿犲狋犺狅犱狊犪狀犱

犺犪狉犿狅狀犻犮犪狀犪犾狔狊犻狊

位置点
传递比／ｍ－１

模态法 谐响应分析

犃 １．６７ １．６６

犅 １．２７ １．２７

犆 １．０９ １．０９

４７５
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　　单模态位移应变响应传递比大小取决于叶

片的固有属性，即叶片的模态振型，而与激励和边

界条件等其他因素无关。叶片的固有属性取决于

叶片尺寸、刚度、质量、材料及材料特性参数等。

由于叶片在旋转过程中，受到离心力的影响，其刚

度会发生变化，从而影响了叶片的固有属性，造成

叶片共振频率变化，此种现象称为旋转预应力效

应。为分析转速对传递比的影响，分别在６０００、

９０００、１３０００ｒ／ｍｉｎ转速下对叶片进行模态分析，

得到叶片在不同转速下前三阶固有频率，如表４

所示，计算得到的犃、犅、犆三点传递比，做出传递

比的变化趋势，如图８所示。结果显示，随着转速

的上升，传递比会有小幅的上升，说明在旋转状态

下，叶片由于离心力的作用使旋转状态下的传递

比相对静态有所改变。因此，在基于非接触式应

力测量和传递比的动应变的重构计算中，采用旋

转状态下的传递比有助于提高动应变重构精度，

也更加合理。

表４　叶片在不同转速下的固有频率

犜犪犫犾犲４　犖犪狋狌狉犪犾犳狉犲狇狌犲狀犮犻犲狊狅犳狋犺犲犫犾犪犱犲犪狋犱犻犳犳犲狉犲狀狋

狉狅狋犪狋犻狀犵狊狆犲犲犱狊

转速／

（ｒ／ｍｉｎ）

固有频率／Ｈｚ

１阶 ２阶 ３阶

０ ５８４．６ １７９６．６ ３３６３．９

６０００ ５９５．７ １８００．３ ３３８１．１

９０００ ６０９．３ １８０４．９ ３４０２．５

１３０００ ６３５．０ １８１３．９ ３４４３．８

图８　位移应变传递比随转速变化趋势

Ｆｉｇ．８　Ｔｒｅｎｄｏｆｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓｔｒａｉｎｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｂｉｌｉｔｙ

ｗｉｔｈｒｏｔａｔｉｎｇｓｐｅｅｄｓ

４　实验验证

４１　模拟转子实验台简介

在高速旋转模拟转子叶片实验台上进行动应

变重构的实验验证，采用 Ｈｏｏｄ叶端定时非接触

式测振系统，共７个叶端定时传感器和１个转速

同步传感器，每个叶片根部粘贴２个应变片，共

１０个应变片，实验台如图９所示。在实验台上对

模拟转子叶片进行升速实验，转速范围为０～

１５０００ｒ／ｍｉｎ；模拟转子为整体叶盘，共５个叶片；

模拟转子叶片旋转时，机匣周围的叶端定时传感

器测量叶片叶端到达时间，对时间信号采集和处

理获得叶端的振动位移信号。为验证本论文动应

变重构方法的准确性，在转子升速实验过程中，采

用应变片结合滑环引电器测量的方法对叶根应变

实时测量，应变片的贴片位置与有限元应变振型

提取点犃、犅、犆三点相对应，应变片的粘贴位置如

图１０所示，各叶片应变片粘贴情况如表５所示。

图９　高速旋转叶片实验台

Ｆｉｇ．９　Ｔｅｓｔｂｅｎｃｈｗｉｔｈｈｉｇｈｒｏｔａｔｉｎｇｒｏｔｏｒ

图１０　应变片粘贴位置照片

Ｆｉｇ．１０　Ｐｏｓｉｔｉｏｎｐｈｏｔｏｓｆｏｒｓｔｒａｉｎｇａｇｅｓａｔｔａｃｈｅｄ

ｏｎｂｌａｄｅｓ

５７５
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表５　应变片在叶片上的粘贴位置

犜犪犫犾犲５　犘狅狊犻狋犻狅狀狊犳狅狉狊狋狉犪犻狀犵犪犵犲狊犪狋狋犪犮犺犲犱狅狀犫犾犪犱犲狊

叶片号 位置点

１ 犃、犅

２ 犃、犆

３ 犃、犅

４ 犃、犆

５ 犃、犅

４２　叶端定时测量结果

叶端定时测量获得叶片升速时的振动信号，

采用ＣＦＦ法提取叶片１阶振动下叶端振动幅值

和振动频率，转速为１３０００ｒ／ｍｉｎ时的叶片位移

信号如图１１所示。

图１１　ＣＦＦ法计算的叶端位移信号

Ｆｉｇ．１１　Ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔｓｉｇｎａｌｓｏｆｂｌａｄｅｔｉｐｃａｌｃｕｌａｔｅｄ

ｂｙＣＦＦｍｅｔｈｏｄ

由Ｃａｍｐｂｅｌｌ图可知，叶片在转速为１３０００

ｒ／ｍｉｎ时发生 １ 阶共振，激励阶次为 ３，记为

１３０００Ｍ１ＥＯ３，转速为９０００ｒ／ｍｉｎ的共振激励阶

次为４，记为９０００Ｍ１ＥＯ４。通过Ｃａｍｐｂｅｌｌ图获

得叶片的激励阶次，进而用ＣＦＦ法提取叶端的振

动幅值。１～５号叶片１３０００Ｍ１ＥＯ３和９０００

Ｍ１ＥＯ４的叶端幅值和对应共振频率分别如表６

和表７所示。

从非接触式测量获得的频率和幅值来看，叶

片由于制造误差等原因不能保证完全一致，每个

叶片的共振频率和幅值存在差异。９０００Ｍ１ＥＯ４

共振时的叶片固有频率小于１３０００Ｍ１ＥＯ３的结

果，这验证了叶片的旋转预应力效应。通过比较

实验和模态分析固有频率（表４），发现升速实验

下测得的叶片固有频率偏大，误差在５％以内。

这是由于在模态分析中，建模误差、边界条件并不

表６　１３０００犕１犈犗３叶端振动幅值和频率

犜犪犫犾犲６　犅犾犪犱犲狋犻狆狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪犿狆犾犻狋狌犱犲犪狀犱犳狉犲狇狌犲狀犮狔犪狋

１３０００犕１犈犗３

叶片号 频率／Ｈｚ 振动幅值／μｍ

１ ６６３ ２７６．０

２ ６４６ ４２５．２

３ ６５０ ２９０．３

４ ６５０ ４９２．３

５ ６４０ ２１０．９

表７　９０００犕１犈犗４叶端振动幅值和频率

犜犪犫犾犲７　犅犾犪犱犲狋犻狆狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪犿狆犾犻狋狌犱犲犪狀犱狀犪狋狌狉犪犾

犳狉犲狇狌犲狀犮狔犪狋９０００犕１犈犗４

叶片号 频率／Ｈｚ 振动幅值／μｍ

１ ６４０ ９８．７

２ ６２７ １４６．１

３ ６２７ １８２．４

４ ６２７ ２１５．４

５ ６１６ ９８．６

能与实验条件完全一致等因素造成的。

４３　应变片测量结果

在叶端定时传感器测量旋转叶片振动幅值的

同时，应变片对叶根犃、犅、犆三点的动应变进行

测量，转速传感器对转子转速进行测量。升速实

验的２～５号叶片各应变测点的应变信号和转速

图１２　升速实验应变和转速

Ｆｉｇ．１２　Ｓｔｒａｉｎａｎｄｒｏｔａｔｉｏｎｓｐｅｅｄａｔｒｏｔｏｒ

ｓｐｅｅｄａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎｔｅｓｔ

测量结果如图１２所示（如２犃 表示２号叶片犃

点），从图中可以看出叶片在转速较低时受到噪

６７５
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声的影响，应变片测量数据有大而尖锐的峰值，

同时发现叶片在９３００ｒ／ｍｉｎ和１３０００ｒ／ｍｉｎ附

近有峰值，这两个峰值即对应Ｃａｍｐｂｅｌｌ图９０００

Ｍ１ＥＯ４和１３０００Ｍ１ＥＯ３。在这两个转速下，对

所有应变片的数据进行短时傅里叶变换，图１３

为２号叶片 犃 点的时频图，图中加框处即为

１３０００Ｍ１ＥＯ３，可对应提取共振频率和应变振

幅。其中由于１号叶片的两个应变片在实验过

程中损坏，造成测量数据的严重失真，故不分析

１号叶片的应变数据。

图１３　２号叶片犃点应变时频图

Ｆｉｇ．１３　Ｔｉｍｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｄｉａｇｒａｍｏｆｓｔｒａｉｎ

ｏｆｐｏｉｎｔ犃ｏｎＮＯ．２ｂｌａｄｅ

提取９０００Ｍ１ＥＯ４和１３０００Ｍ１ＥＯ３处的共

振应变幅值和频率，２～５号叶片的结果如表８和

表９所示。

表８、表９与表６、表７中位移数据提取的频

率比较结果一致，说明了非接触式测量对振动参

数辨识的准确性。

表８　１３０００犕１犈犗３应变和振动频率实测值

犜犪犫犾犲８　犕犲犪狊狌狉犲犱狊狋狉犪犻狀犪犿狆犾犻狋狌犱犲犪狀犱狏犻犫狉犪狋犻狅狀

犳狉犲狇狌犲狀犮狔犪狋１３０００犕１犈犗３

叶片号 位置点 频率／Ｈｚ 应变／１０－６

２
犃 ６４６ ７３７．１０

犆 ６４６ ５９２．００

３
犃 ６５０ ５０６．８９

犅 ６５０ ４２８．１５

４
Ａ ６５０ １０２０．１０

犆 ６５０ ６４３．０３

５
Ａ ６４０ ４０６．８２

犅 ６４０ ３０４．２４

表９　９０００犕１犈犗４应变和振动频率实测值

犜犪犫犾犲９　犕犲犪狊狌狉犲犱狊狋狉犪犻狀犪犿狆犾犻狋狌犱犲犪狀犱狏犻犫狉犪狋犻狅狀

犳狉犲狇狌犲狀犮狔犪狋９０００犕１犈犗４

叶片号 位置点 频率／Ｈｚ 应变／１０－６

２
犃 ６２６ ２１８．５８

犆 ６２６ １７８．２３

３
犃 ６２６ ２４６．２０

犅 ６２６ ２１０．０４

４
犃 ６２６ ３７１．７４

犆 ６２６ ２３１．５２

５
犃 ６１６ ２０４．９０

犅 ６１６ １５５．０１

４４　动应变重构结果分析

基于 位 移应 变 响 应 传 递 比 计 算 ９０００

Ｍ１ＥＯ４和１３０００Ｍ１ＥＯ３共振时犃、犅、犆三点的

应变，三点在两种转速下的传递比如表１０所示。

表１０　共振转速下的传递比

犜犪犫犾犲１０　犜狉犪狀狊犿犻狊狊犻犫犻犾犻狋狔犪狋狉犲狊狅狀犪狀犮犲狉狅狋犪狋犻狅狀狊狆犲犲犱

位置点
转速／（ｒ／ｍｉｎ）

１３０００ ９０００

犃 １．７３８４ １．７１００

犅 １．２９１７ １．２８８５

犆 １．１４９９ １．１２５８

　　利用表６和表７的叶端幅值计算动应变，犃、

犅、犆处动应变计算值与实验值的对比分别如图

１４、图１５、图１６所示，相对误差（取绝对值）如表

１１所示，各应变点平均重构误差如表１２所示。

分析结果并总结发现

１）１３０００Ｍ１ＥＯ３共振时应变最大点犃点重

构结果中，２号和３号叶片的重构误差在１％以

下，重构精度极高；４号和５号叶片在１７％以内，

由于叶片的个体差异、叶端定时与应变片测量误

差造成个别叶片重构误差相对较大，但都在合理

范围内，验证了重构方法的准确性；

２）９０００Ｍ１ＥＯ４共振时犃点的重构误差总

体大于 １３０００Ｍ１ＥＯ３。原因是叶片在 ９０００

ｒ／ｍｉｎ的振动幅值较小，叶端定时与应变片测量数

据的信噪比都较低，增大了应变重构的误差；

３）两种共振态下，动应变次大点犅的应变重

构误差均在１５％以内，再次说明了本论文所提出

的方法对单模态共振应变重构的有效性；

７７５
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图１４　叶片犃点应变实测结果与重构结果对比

Ｆｉｇ．１４　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｍｅａｓｕｒｅｄａｎｄｔｈｅｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｅｄｓｔｒａｉｎｏｆｐｏｉｎｔ犃ｏｎｂｌａｄｅｓ

图１５　叶片犅点应变实测结果与重构结果对比

Ｆｉｇ．１５　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｍｅａｓｕｒｅｄａｎｄｔｈｅ

ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｅｄｓｔｒａｉｎｏｆｐｏｉｎｔ犅ｏｎｂｌａｄｅｓ

图１６　叶片犆点应变实测结果与重构结果对比

Ｆｉｇ．１６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｍｅａｓｕｒｅｄａｎｄｔｈｅ

ｒｅｃｏｎｓｔｒｕｃｔｅｄｓｔｒａｉｎｏｆｐｏｉｎｔ犆ｏｎｂｌａｄｅｓ

　　４）对于叶片边缘点犆 点的动应变重构，

１３０００Ｍ１ＥＯ３的重构误差大于９０００Ｍ１ＥＯ４的

重构误差。由于在１３０００ｒ／ｍｉｎ时，叶片的高阶

模态也被激发出来，对２号叶片的犆点实测应变

数据做快速傅里叶变换，从图１７可以看出前四阶

都有参与共振。叶片的多模态共振造成了重构误

差的增大，而叶片在９０００ｒ／ｍｉｎ时，共振幅值不

表１１　叶片应变重构误差

犜犪犫犾犲１１　犛狋狉犪犻狀狉犲犮狅狀狊狋狉狌犮狋犻狅狀犲狉狉狅狉狅犳犫犾犪犱犲狊

叶片号 位置点
相对误差／％

１３０００Ｍ１ＥＯ３ ９０００Ｍ１ＥＯ４

２ 犃 ０．２８ １４．３０

犆 １７．４１ ７．７１

３ 犃 ０．４４ ２６．６９

犅 １２．４２ １１．８９

４ 犃 １６．１０ ０．９２

犆 １１．９６ ４．７４

５ 犃 ９．８８ １７．７１

犅 １０．４６ １８．０４

表１２　各应变点平均误差

犜犪犫犾犲１２　犕犲犪狀犲狉狉狅狉狅犳犲犪犮犺狊狋狉犪犻狀狆狅犻狀狋

应变点
平均误差／％

１３０００Ｍ１ＥＯ３ ９０００Ｍ１ＥＯ４

犃 ６．６８ １４．９１

犅 １１．４４ １４．９７

犆 １４．６９ ６．２３

大且主要由１阶参与，则重构误差明显小于

１３０００ｒ／ｍｉｎ时的共振态；

５）犃、犅、犆三个应变测点的动应变重构平均

误差均在１５％以下，满足“高周疲劳科学与技术

计划”对叶片动应力估计的技术指标。

以上实验结果说明，本论文提出的基于响应

传递比的动应变重构方法的有效性。该方法能够

完成在不同转速下，当叶片发生共振时，从非接触

式测量叶端位移到关键点动应变的重构，且重构

８７５
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图１７　２号叶片犆点动应变频谱

Ｆｉｇ．１７　Ｄｙｎａｍｉｃｓｔｒａｉｎｆｒｅｑｕｅｎｃｙｓｐｅｃｔｒｕｍｓｏｆｐｏｉｎｔ

犆ｏｎＮＯ．２ｂｌａｄｅ

误差在合理范围内。

５　结　论

本文开展基于非接触式测量的旋转叶片动应

变重构方法研究，提出了动应变重构的响应传递

比的概念；建立了叶端位移响应和叶根应变关于

模态振型的映射关系；建立了考虑转速预应力的

旋转叶片有限元模型。通过位移和应变模态分析

获得传递比，进而重构叶片动应变。模拟转子叶

片实验结果表明：①在高转速（１３０００ｒ／ｍｉｎ）下的

共振态更易被充分激发，信号信噪比较高，重构精

度好；②在低转速（９０００ｒ／ｍｉｎ）下，共振态不易被

激发，测量数据中包含大量的噪声，低信噪比导致

重构误差较大；③叶根中部犃、犅点重构精度高于

边缘点犆点，犆点高阶模态对响应的贡献量导致

重构误差较大，说明了响应传递比在单模态共振

时重构精度高，而当叶片发生多模态共振时，动应

变高精度重构需做进一步研究；④所有测点的动

应变平均重构误差在１５％以下，满足了“高周疲

劳科学与技术计划”所提出的指标，验证了本论文

所提出的旋转叶片动应变重构方法的有效性。

本文所提出的动应变重构方法可以用于非接

触式应力测量系统，将叶端幅值转换为叶根关键

点应变，后期可通过应力与应变的关系计算叶片

关键点应力，从而对叶片进行寿命预测。
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