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基于响应传递比的转子叶片动应变重构
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摘 要：提出基于响应传递比的转子叶片动应变重构方法，从系统应变频响特性出发，在频域获得应变 ⁃
应变响应传递比关于模态振型的解析表达式，建立叶片已知测点应变与不可测位置应变的映射关系；开展高速

旋转叶片动应变测量实验，建立叶片有限元模型，并采用转子叶片前 4阶固有频率的实验结果修正有限元模

型；开展考虑转速影响的转子叶片模态分析，提取对应的应变模态振型，计算得到单模态振动下应变⁃应变响应

传递比；综合应变响应传递比和实测动应变重构叶片不可测位置的动应变。实验结果表明：与应变片实测结果

相比，基于响应传递比的转子叶片动应变重构结果相对误差小于 10%。
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Dynamic strain reconstruction of rotating blade based
on response transmissibility
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Abstract： A dynamic strain reconstruction method of rotating blades based on response
transmissibility was proposed. Based on the characteristics of system strain frequency response，
an analytical expression of the strain-strain response transmissibility with respect to the modal
shape was obtained within the frequency domain，and the mapping between the measured and un⁃
measured strains on the blade was established. Experiments for the blade dynamic strain measure⁃
ment were conducted under the high-speed rotating condition. Then， the finite element model of
the blade was established and updated by using the first four natural frequencies from experi⁃
ments. The modal analysis of the rotating blades was conducted considering the prestress of rota⁃
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tional speed. The blade strain mode shapes were extracted from the finite element model and the
strain-strain response transmissibility on single-mode resonance was calculated. Experimental re⁃
sults showed that the relative errors between the measured dynamic strains measured by strain gaug⁃
es and the reconstructed dynamic strains based on the response transmissibility were less than 10%.

Key words：rotating blades；dynamic strain reconstruction；model updating；
response transmissibility；strain mode shape

转子叶片是航空发动机中的重要零部件，高

速旋转叶片的完整性直接影响航空发动机整体结

构的安全运行，随着我国航空工业的不断发展以

及各种型号飞机的研发，对航空发动机性能提出

了更高的要求。航空发动机工作时，高温、高压、

高转速的恶劣环境极易导致叶片振动，而叶片振

动往往又是导致叶片产生高周疲劳裂纹或者其他

损伤的主要原因 [1]。一旦发动机叶片发生断裂，

就有可能使得整个发动机完全报废，导致严重的

飞行事故，造成人员伤亡 [2]。在航空发动机的故

障分析调查结果中，叶片是影响发动机寿命，引起

发动机机械失效的主要因素之一 [3]。据统计，由

于叶片在各种激励下产生机械振动引起疲劳失

效、裂纹损伤和叶片断裂所导致的事故占发动机

事故的 70%~80%[4]。航空发动机服役过程中，

叶片的高周疲劳主要由各种气动载荷、机械载荷

导致的振动应变（简称动应变）引起，其应力幅值

相对低周疲劳要低，但是振动频率很高，在短时间

内便可累计大量循环，并产生疲劳裂纹等损伤，特

别是当叶片发生共振时，动应变会瞬间达到极值

而具有很强的破坏力，极易导致叶片疲劳失效 [5]。

可见，叶片动应变测量对航空发动机叶片的设计、

制造以及安全运行有着重要作用，是提高航空发

动机工作稳定性和可靠性的关键技术。

目前，常用的结构健康监测手段是通过在表

面安装相应的传感器来测量所需的振动信号，通

过这些信号来判断机械系统是否存在故障。同

样，航空发动机转子叶片故障也可通过叶片振动

的状态表现出来，基于叶片振动的有效测量可对

叶片故障进行检测 [6]。应变片作为叶片振动测量

的首选传感器，能够实时准确地获取叶片关键区

域产生的交变应变信息 [7]。通过在叶片表面粘贴

应变片，将应变片信号通过滑环引电器或者遥测

系统引出 [8]，但这种监测手段仅能获得叶片有限

位置的应变信息。为了更加准确感知叶片整体状

态信息，理想状态需要将整个叶片全部覆盖应变

传感器，但是考虑到滑环引电器或者遥测系统的

通道数量有限，以及过多的应变传感器会增加叶

片附加质量和改变流道流场。此外，随着发动机

性能与结构可靠性要求不断提高，叶片结构设计

更为复杂，在保证应变测量准确性的前提下，航空

发动机叶片能够安装应变传感器的位置极为有

限。如何有效利用叶片有限位置的应变信息实现

叶片整体监测逐渐成为研究热点。

近年来，叶端定时（blade tip timing，BTT）技

术作为有望替代传统应变片的非接触式测量技术

得到国内外学者与公司的关注，其中包括德国

MTU[9]（Motoren ⁃ und Turbinen ⁃Union Friedrich⁃
shafen GmbH）、英国罗 ⁃罗和 EMTD等 [10]。近几

年，国内学者也相继开展了相关研究，包括天津大

学段发阶等 [11]、西安交通大学敖春燕等 [12]。但目

前来说，由于叶端定时采得的振动数据为高度欠

采样，导致难以准确恢复叶片的振动信息，进而导

致叶端位移向叶片关键节点动应变换算精度不

高 [13]。因此，非接触式测量技术目前还难以完全

取代应变片实现转子叶片的健康监测。相比非接

触式测量，应变测量还是当前的主流，接触式测量

的结果更能够直观准确反映被测结构的应变信

息。但由于应变片仅能测量少量测点信息，如何

利用少测点应变信息反演重构叶片其他关键或不

可测位置的动应变成为关键。

关于响应的反演重构，在其他结构健康监测

领域，Baqersad等 [14]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

下的应变测量实验，利用有限测点的应变响应实现了

悬臂梁应变场的重构。比利时布鲁塞尔自由大学 Ilio⁃
poulos等[15]利用有限的振动传感器，基于模态降阶与

扩展原理完成了单桩海上风力机动应力响应预测。美

国麻省大学Chen等[16⁃17]利用系统等效简化方法，将有

限测点位移响应数据扩展到未测位置，并在简单

机械结构得到验证。以上研究工作尚未涉及转子

叶片动应变反演重构，涉及的方法难以直接应用

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的研究较
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少。本文在频域推导应变⁃应变响应的传递比，得

到叶片已知测点应变与不可测位置应变的映射关

系；开展高速旋转叶片动应变测量实验，建立叶片

有限元模型，利用转子叶片固有频率的实验结果修

正有限元模型，进一步提高模型精度；对不同转速

下的转子叶片进行模态分析，提取相对应的应变模

态振型并计算得到响应传递比；拟合出转速与相应

传递比关系，用于修正最终传递比结果；最后利用

应变片获得转子叶片有限测点的动应变信息，基于

应变响应传递比完成转子叶片未测点动应变重构。

1 应变⁃应变响应传递比理论

转子在升降速过程中，在某一转速时，由于激

振力与叶片固有频率接近，叶片的振幅会显著增

大并出现峰值，之后随着转速改变又减小，振幅出

现峰值即为转子叶片达到共振。根据这一特点，

最终在振动幅值出现峰值点时获取对应的共振转

速 P，通过计算得到叶片的共振频率 f，其具体表

达式如下：

{ f = O e ·fω

fω=
P
60

（1）

其中O e表示激励阶次，fω为转频（Hz）。

频响函数在振动分析和测试技术领域有着极

其广泛的应用，利用频响函数不但可以了解系统

的频响特性，当给定激励时，还可以求解系统的稳

态响应，系统位移响应时域表达式为 [18]

x ( t )= h ( t )⊗ f ( t )= ∫0
t

h ( t- τ ) f ( τ ) dτ（2）

其中 ⊗ 表示卷积运算；τ是时移因子，且满足

t≥ τ；x ( t )为系统稳态位移响应时域表达，f ( t )为
系统激励的时域表达。在频域内，系统的稳态响

应为

x (ω )= H (ω )F (ω ) （3）
其中 ω为振动频率，x (ω )为系统的稳态位移响应

频 域 矢 量 ，F (ω ) 为 系 统 激 励 ，即 F (ω )=
( f1,f2,⋯,fn )T为叶片的激励矢量，H (ω )为系统的

位移频响函数矩阵，对于多自由度系统或者结构

体，可用位移频响函数矩阵表示,具体如下：

H (ω )= ∑
i= 1

n Φ iΦT
i

K pi- ω 2M pi+ iωC pi
（4）

其中 n为系统的自由度数，K pi和M pi分别称为第 i
阶模态刚度和模态质量，C pi为第 i阶模态阻尼，Φ i

为第 i阶模态振型。

将上述关于位移的频响函数表达推广到叶片

任意点（含任意方向）的应变响应 [19]

ε (ω )= H ε (ω )F (ω ) （5）
其中 ε (ω )为叶片应变响应，H ε (ω )为叶片应变频

响函数矩阵，其表达式如下：

H ε (ω )= ∑
i= 1

n Ψ iΦT
i

K pi- ω 2M pi+ iωC pi
（6）

假设转子叶片的自由度为 n，则应变响应可

写成矩阵⁃矢量的形式
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其中 H ε (ω )应变频响函数矩阵中 H ε
ij (ω )元素指

仅在系统第 j个坐标上有激励而相应于第 i个坐

标的应变频响函数

H ε
ij (ω )= ∑

r= 1

n ψriϕrj
kpr - ω2m pr+ jωcpr

=

∑
r= 1

n ψriϕrj
kpr ( 1- λ2r+ i2ξr λr )

（8）

其中 i为响应点，j为激励点，ψri为响应点 i的第 r

阶应变模态振型，ϕrj为激励点 j的第 r阶位移模态

振型，kpr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为系统第 r阶模态阻尼比。

叶片任意两点 i、j在任意激励 F (ω )的应变

响应为 εi (ω )、εj (ω )，即
εi (ω )= ∑

t= 1

n

H ε
it (ω ) ft (ω ) （9）

εj (ω )= ∑
t= 1

n

H ε
jt (ω ) ft (ω ) （10）

将 H ε (ω )的模态展开式（8）代入式（9）、式

（10）得到

εi (ω )= ∑
t= 1

n

∑
r= 1

n ψriϕrt
kpr ( 1- λ2r+ i2ξr λr )

ft (ω )（11）

εj (ω )= ∑
t= 1

n

∑
r= 1

n ψrjϕrt
kpr ( 1- λ2r+ i2ξr λr )

ft (ω )（12）

在频域，则叶片任意两点 i、j的应变响应传

递比 T ε
ij为

T ε
ij=

εi (ω )
εj (ω )

=
∑
t= 1

n

∑
r= 1

n ψriϕrt
kpr ( 1- λ2r+ i2ξr λr )

ft (ω )

∑
t= 1

n

∑
r= 1

n ψrjϕrt
kpr ( 1- λ2r+ i2ξr λr )

ft (ω )

（13）
当叶片发生第 s阶共振时，即 r= s时，此时激

励频率与系统第 s阶固有频率接近，ω= ωs，第 s阶
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主振动变成振动的主要成分，其他阶的振动可以

忽略，则应变频响函数H ε (ω )可写成

H ε
ij (ω≈ ωs )=

ψsiϕsj
kps ( 1- λ2s + i2ξs λs )

（14）

进一步，叶片处于第 s阶共振态时，任意两点

i、j的应变响应的传递比 T ε
ij为

T ε
ij=

εsi (ω≈ ωs )
εsj (ω≈ ωs )

=

∑
t= 1

n ψsiϕst
kps ( 1- λ2s + i2ξs λs )

ft (ω )

∑
t= 1

n ψsjϕst
kps ( 1- λ2s + i2ξs λs )

ft (ω )
= ψsi
ψsj

（15）

式（15）表示为应变⁃应变响应传递比。其中，

ψsi为任意点 i的第 s阶应变振型，ψsj为任意点 j的

第 s阶应变振型，kps 第 s阶的主刚度，λs 为激励频

率与系统第 s阶固有频率之比，ξs为系统第 s阶模

态阻尼比。

上述应变 ⁃应变响应传递比解析表达式（15）
表明，当叶片发生某阶单模态共振时，在任意激励

下任意两点应变响应的比值 T ε
ij 为两点的应变振

型之比，此时传递比仅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，而在非共振态

下两点应变响应的比值不仅与两点的应变振型有

关还与激励频率有关。因此，响应传递比的计算

可以借助有限元模型模态分析，提取叶片的应变

模态振型。另外，整体叶盘叶片结构复杂，零件加

工困难，加工后实体模型与有限元模型存在一定

误差，为保证响应比计算结果的准确，需要在建模

时对有限元模型校正，提高模型精度。

2 高速转子叶片动应变测量实验

2. 1 实验台介绍

在高速旋转转子实验台开展动应变重构的实

验验证，其中模拟转子实验台如图 1所示，主要包

括模拟转子、滑环引电器、扰流块、箔式应变片 4
个部分。电动机作为动力源带动减速器工作，减

速器则与主轴相互连接，实现对转子叶片实验转

速的控制。另外，在转子叶盘底部粘贴反光条，利

用激光测速传感器测量模拟转子转速。扰流块装

置安装于模拟转子之前，以仿照实际航空发动机

中上下游静子产生的尾迹。模拟转子为整体叶

盘，带有 5个叶片。箔式应变片粘贴于模拟转子

的叶片上，其测量的信号通过滑环引电器导出，由

于采用接触式测量方法，应变片安装位置及数量

有限，仅可以测量叶片某几个测点的动应变。此

外，通过强力胶将中温箔式应变片粘贴于叶背处，

其信号传输线通过滑环引电器引出，在滑环引电

器的静止端，使用惠斯通电桥为核心的信号调理

电路，对应变片测得的信号进行温度补偿等操作

以减小测量误差。同时，为了避免滑环引电器由

于摩擦生热而导致信号输送的不稳定，在滑环引

电器上增加冷却系统进行降温。

叶片在高速旋转过程中，由于离心力、气动载

荷外部载荷作用，1阶固有频率下最大应力点在

叶根部分。而应力与应变在一定范围内存在线性

关系，因此通常将应变片贴于叶根处，应变片安装

位置与有限元模态应变振型提取点 A、B、C三点

位置一一对应，应变片粘贴位置如图 2所示，测量

得到转子叶片径向动应变，每个叶片上对应的应

变片粘贴位置如表 1所示。

2. 2 应变数据预处理

通过模拟转子实验台完成整体叶盘叶片动应

变 采 集 实 验 ，其 中 设 定 应 变 采 样 频 率 为 F s =
12 800 Hz，转速设置为 4 000~14 000 r/min的升

速过程。应变片测得各个叶片在不同转速下的应

变原始数据如图 3所示，其中 1⁃A表示 1号叶片A

图 2 叶片上应变片粘贴位置

Fig.2 Positions of strain gages attached on blades

图 1 高速模拟转子实验台

Fig.1 Experiment bench of high simulated rotor
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点位置，1⁃B表示 1号叶片 B点位置。从应变结果

时域波形图中可以看出，应变片测量数据有大而

尖锐的峰值，测量数据偏离基线。其原因是应变

数据在转换和传输的过程中，容易遭受内部及外

部各种影响因素的干扰，引起测量信号的零点漂

移，因此需要对采集获取的应变信号进行预处理，

采取消除趋势项、滤波、降噪等系列措施，对应变

信号进一步处理，降低外部噪声等干扰对动应变

重构精度的影响。

对采集到的应变数据预处理后，通过频谱

分析得到叶片的振动频率。以 3号叶片为例，

观察在不同测点位置应变结果与转速之间的对

应关系 ，如图 4（a）所示。随着转速 N 不断提

高，在 4 000~14 000 r/min的转速区间内，转子叶

片应变测量结果出现连续出现多个峰值，峰值对

应 的 转 速 分 别 为 6 100、7 400、9 300 r/min 和

13 000 r/min。选取峰值对应的应变时域数据，通

过快速傅里叶变换得到频谱图如图 4（b）所示，由

应变片测量信号在不同转速区间的频谱可以看

出，不同转速下应变片测得的叶片共振区域分别

为 610.3、616.7、626.5 Hz和 650.3 Hz。将上述出

现峰值对应的转速，通过叶片共振频率式（1）分别

计算得到对应的叶片共振频率：610 Hz（6O e）、

616.6 Hz（5O e）、620 Hz（4O e）和 650 Hz（3O e），与

应变片测量结果对比，相对误差都小于 1%，说明

通过应变片采集到的应变结果较为准确。

由于实际叶片的转速随时间发生变化，采集的

应变信号非平稳，通过快速傅里叶变换如图 4（b）
所示，频谱图的主峰旁边存在不同频率的峰值，并

且仅用频谱图难以完全描述转速变化过程，因此

表 1 应变片在叶片上的粘贴位置列表

Table 1 Positions list of strain gages attached on blades

叶片号

1

2

3

4

5

应变片位置

A,B

A,C

A,B

A,C

A,B

图 3 应变片实测 5个叶片动应变原始数据

Fig.3 Raw strain data of five blades measured
by strain gauges

图 4 3号叶片动应变测量结果

Fig.4 Measurements results of dynamic strain
on No.3 blade
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需要对应变信号进行时频分析。利用短时傅里叶

变换对 3号叶片A点应变信号进行分析，结果如图

5所示。从时频图上可明显看出转速及其倍频随时

间的变化趋势，将模拟转子的升速过程很好地表现

了出来。其中，叶片的共振频率在 12 000 r/min时
就已经出现，在 13 000 r/min时与转速 3倍频（3Oe）

相交，叶片的共振应变达到最大值，之后随着转速

升高又逐步衰减。由此可见，只要转速及其倍频接

近叶片的固有频率，都有可能激发叶片的共振状

态。分别对 5个叶片的测量应变结果进行短时傅

里叶变换，对应提取每个叶片的共振频率与应变振

幅。表 2列举了叶片在转速为 13 000 r/min下的共

振频率与应变振幅，表 3给出了叶片在转速为 9 300
r/min下的共振频率与应变振幅。

表 2 转速为 13 000 r/min共振条件下应变振幅和

振动频率实验结果

Table 2 Vibration amplitude and frequency of

measured strain on resonance with 13 000 r/min

叶片号

1

2

3

4

5

应变片

位置

A

B

A

C

A

B

A

C

A

B

频率/Hz

660

660

648

648

648

648

648

648

640

640

应变/10-6

791. 1

660. 9

613. 5

496. 1

600. 5

508. 0

1 056. 4

666. 2

356. 2

262. 7

表 3 转速为 9 300r/min共振条件下应变振幅和

振动频率实验结果

Table 3 Vibration amplitude and frequency of

measured strain on resonance with 9 300 r/min

叶片号

1

2

3

4

5

应变片

位置

A

B

A

C

A

B

A

C

A

B

频率/Hz

636

636

624

624

628

628

628

628

616

616

应变/10-6

379. 3

320. 3

144. 4

117. 8

213. 5

183. 1

229. 7

143. 0

139. 2

116. 9

由表 2和表 3结果可知，叶片加工或者测量

等不确定性因素的影响，会导致 5个叶片共振时

的频率与应变振幅有一定的差异，但是整体可以

反映转子叶片的共振频率与共振时的应变振幅。

转速为 13 000 r/min共振时叶片固有频率大于转

速为 9 300 r/min对应的结果，说明转速导致共振

频率不同，因此在进行有限元分析时需要考虑转

速的影响。

3 高速转子叶片有限元分析

3. 1 转子叶片有限元模型

本文基于应变 ⁃应变响应传递比重构转子叶

片的动应变，需要借助于有限元模型获取响应传

递比。根据实验转子叶片设计的尺寸参数，利用

三维建模软件建立模拟转子的几何模型，然后通

过有限元数值仿真软件完成模态分析，模拟转子

模型及其有限元网格划分结果如图 6所示。由于

模拟转子具有循环对称结构，故可取 1/5扇区进

行分析，选择 Solid 186实体单元，模型划分网格

后共有 6 626个单元和 30 004个节点数。转子叶

片旋转半径为 82 mm，其采用的材料为高温合金

GH4169，材料参数见表 4。
对于类似模拟转子的轴对称结构，在 AN⁃

SYS有限元分析软件中，采用循环对称结构算

法，根据循环对称模型设计循环对称边界条件，通

过模态分析得到模拟转子的前 4阶应变模态振型

图 5 3号叶片A点应变信号时频图

Fig.5 Strain time⁃frequency diagram of point A on No.3 blade
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和前 4阶固有频率。转子应变振型如图 7所示，叶

片的振动模态分别为一弯、一扭、二弯、弯扭复合

振动。同时注意到叶片及叶盘间的盘片耦合振动

很小，因此忽略叶盘的振动。考虑到模拟转子进

行实验时的高速旋转状态，故在模拟转子上施加

离心力作为外部载荷，设定其转速随时间变化，提

取模拟转子在不同转速下的各阶模态频率并绘制

成坎贝尔图，如图 8所示。其中，模态频率与转速

倍频线的交点，即为各模态对应的共振区，说明在

该转速下，叶片有可能会发生该阶模态的共振。

对比在不同转速下有限元分析结果和实验结果的

共振频率，如表 5所示，转子叶片有限元模态分析

的结果与实验结果初步对应，即在 3倍频（3O e）达

到共振。

由坎贝尔图可知，模拟转子在旋转状态下叶

片的振动频率大于静态频率，且固有频率随着转

速的增加而增加。其主要原因是旋转过程中离心

力导致的刚化效应，导致旋转叶片刚度增大，固有

频率变大。由表 5可知，有限元分析得到的 13 000
r/min下叶片的 1阶固有频率为 631.7 Hz，与应变

片测量结果的相对误差为 2.9%，其他各转速下对

应的 1阶固有频率与实验结果相对误差在 3.0%
左右。表明当前建立的有限元模型与实验模型存

在一定的误差，为了获取高精度的应变重构结果，

还需要进一步提升模型精度。

3. 2 有限元模型修正

实验转子叶片可能存在加工误差与测量误差

图 6 模拟转子模型

Fig.6 Simulated rotor model

表 4 模拟转子材料参数

Table 4 Material parameters of simulated rotor

合金

牌号

GH4169

用途

喷气发动机

涡轮叶片

密度/
（kg/m3）

8 240

弹性模量/
1011 Pa

1. 95

泊松比

0. 3

图 7 叶片应变模态振型

Fig.7 Strain mode vibration shapes of the blade

图 8 转子叶片坎贝尔图

Fig.8 Campbell diagram of the rotating blade

表 5 在不同转速下有限元分析结果和实验结果对比

Table 5 Comparison between finite element analysis
results and experimental results at different speeds

激励

阶次

3O e

4O e

5O e

6O e

有限元结果

频率/
Hz

631. 7

609. 5

600. 5

594. 9

转速/
（r/min）

12 634

9 141

7 206

5 949

实验结果

频率/
Hz

650. 3

626. 5

616. 7

610. 3

转速/
（r/min）

13 000

9 300

7 400

6 100

相对

误差/%

2. 90

2. 70

2. 60

2. 50
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等不确定性因素影响，导致仿真结果与实验结果

存在一定偏差，为保证叶片动应变的重构精度，需

要通过有限元模型修正技术进一步提高模型精

度。本文选取转子叶片固有频率实验结果修正有

限元模型的各阶固有频率。选取 2号叶片的 C点

位置的实验应变结果，通过短时傅里叶变换得到

结果如图 9所示，在 13 000 r/min共振转速下，通

过时频图获得各阶共振频率，结果见表 6。

本文采用的有限元模型修正技术，根据有限

元分析结果，选择模拟转子叶片所有单元的材料

特性和集中质量等作为参数；利用实验测得的前

4阶共振频率作为参考；通过计算得到局部参数

灵敏度；基于有限元分析结果，参考实验测试数据

修正局部参数，最终输出修正后的有限元模型。

修正后的模型在转速为 13 000 r/min条件下的模

态分析结果与实验结果如表 7所示，对比模型修

正前与修正后叶片前 4阶固有频率结果，1阶固有

频率相对误差为 0.128%，其他 3阶固有频率相对

误差低于 1.2%，修正后模型精度提高，提取该模

型应变模态振型计算响应传递比。

3. 3 传递比计算与修正

为了得到叶片上不同位置应变⁃应变响应传递

比，需要在模拟转子叶片模态分析后，利用有限元

模型，提取与应变片粘贴位置对应的应变模态，如

图 10所示。根据应变 ⁃应变响应传递比式（15）可

知，当叶片达到共振时，任意激励下任意两点应变

响应的比值取决于共振态下两点的应变振型之比。

由图 8可知，叶片在高速旋转过程中，因旋转刚化

效应造成叶片的固有属性刚度发生改变。为分析

转速对应变⁃应变响应传递比的影响，需要在不同

的转速约束条件完成模态分析，分别提取不同转速

下应变模态振型，最终计算得到转速对应的响应传

递比如图 11所示，其中 yAB为叶片A点与 B点的传

递比，yAC为叶片A点与 C点的传递比，x表示转速

N（r/min）。随着转速的增大，应变响应传递比逐

渐增大，转速与传递比具有完美的二次项关系，根

据此关系式对不同共振转速下的传递比进行修正。

例如，分别选取转速为 13 000 r/min和 9 300 r/min
两组共振数据，提取不同转速下的模拟转子叶片应

变模态计算得到传递比，通过传递比与转速之间二

次多项式关系进行修正，结果如表 8所示。

图 9 2号叶片应变信号时频图

Fig.9 Time⁃frequency diagram of strain signal of
No.2 blade

表 6 2号叶片C点应变转速 13 000 r/min下各阶

固有频率和应变幅值

Table 6 Natural frequencies and strain amplitude of
measured point C on No.2 blade

at 13 000 r/min

阶次

1阶

2阶

3阶

4阶

频率/Hz

648

1 800

3 508

5 724

应变/10-6

496. 1

59. 5

14. 4

9. 3

表 7 模型修正前后模态分析的各阶固有频率

Table 7 Natural frequencies of modal analysis before and after model updating

模态阶数

1阶

2阶

3阶

4阶

固有频率/Hz

修正前有限元结果

631. 7

1 798. 6

3 428. 7

5 692. 5

修正后有限元结果

648. 8

1 821. 3

3 470. 8

5 731. 6

实验结果

648. 0

1 800. 0

3 508. 0

5 724. 0

相对误差

（修正后）/%

0. 13

1. 18

1. 06

0. 13
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4 转子叶片动应变反演重构

基于响应传递比的转子叶片动应变反演重

构，其具体流程如图 12所示。首先建立初始模拟

转子有限元模型，考虑到实验模拟转子叶片加工

的误差影响，需要基于实验结果对模型进行修正

以提升有限元模型精度；考虑转速影响，完成不同

转速下转子叶片的模态分析，提取与实验测量对

应位置的应变模态振型计算响应传递比，拟合出

转速与响应传递比的关系，用于响应传递比修正，

最后利用响应传递比反演重构得到叶片的动

应变。

利用修正后的应变 ⁃应变响应传递比重构模

拟转子叶片动应变，具体使用叶片 A点位置实测

应变响应，基于A点与 B点、A点与 C点响应传递

比关系，计算得到叶片 B、C两点位置的应变响

应，同理，A点应变可以利用叶片 B或 C点实测应

变响应基于传递比关系计算得到。由于 4号叶片

A点位置的应变片安装位置与设计安装位置存在

较大偏差，因而获得的应变结果不能够准确反映

叶根处的动应变，重构结果误差较大。为避免影

响理论验证，在重构的过程中将不会对 4号叶片

进行分析。基于响应传递比重构模拟转子叶片动

应变，分别利用表 8中模型修正前与修正后的传

递比完成 1号、2号、3号和 5号叶片动应变重构，

其对应的 A、B、C三点的动应变与实验测量结果

如图 13所示。图 13（a）表示在转速为 13 000 r/min
共振点各个叶片实验测量结果与重构结果，图 13（b）
表示在转速为 9 300 r/min共振点各个叶片实验

测量结果与重构结果。利用模型修正前的传递比

重构结果与修正后的模型结果相比较，其相对误

差如图 14所示。其中图 14（a）表示在转速为 13 000
r/min共振点模型修正前后的重构相对误差，图

14（b）表示在转速为 9 300 r/min共振点模型修正

前后的重构相对误差。计算模型修正前后叶片动

应变重构相对误差的平均值，如表 9所示。

图 11 不同转速对应的响应传递比

Fig.11 Response transmissibility at different
rotating speeds

表 8 模型修正前后响应传递比结果

Table 8 Response transmissibility results before and
after model updating

参数

模型修正前的

传递比

模型修正后的

传递比

拟合关系修正的

传递比

A点与 B点

A点与 C点

A点与 B点

A点与 C点

A点与 B点

A点与 C点

转速/（r/min）

13 000

1. 115

1. 152

1. 245

1. 145

1. 246

1. 148

9 300

1. 048

1. 134

1. 235

1. 125

1. 235

1. 145

图 12 基于响应传递比的转子叶片动应变反演

重构流程图

Fig.12 Flowchart of rotating blade dynamic strain
reconstruction based on response transmissibility

图 10 应变振幅提取点位置分布

Fig.10 Distribution of strain extraction node positions
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由上述结果可知，由于模拟转子叶片的加工

与测量等不确定性因素的影响，当达到共振时，

不同叶片对应测点位置获得的应变测量结果并

不一致，通过模型修正技术建立高保真有限元模

型，基于响应传递比依然可以重构叶片动应变，

利用原始有限元模型重构的动应变平均相对误

差为 15%，而将有限元模型修正后，转子叶片基

于应变 ⁃应变响应传递比动应变重构相对误差低

于 10%，满足工程需要。模型的精度直接影响动

应变反演重构的精度，对于 5号叶片在转速为

13 000 r/min共振条件下，利用原始有限元模型重

构 A、B 两点位置动应变 ，其相对误差分别为

17.7%和 21.6%，模型修正后 5号叶片动应变重

构相对误差降低为 8.1%和 8.9%，同理对于叶片

在转速为 9 300 r/min共振条件下，5号叶片动应

变重构误差从利用模型修正前的 12.1%、13.6%
降低至 3.7%、3.5%。通过模型修正，进一步提升

模型精度，对提高动应变的重构精度有着至关重

要的作用。

对于叶片边缘点的动应变重构，其重构误差

大于 A、B两点的重构误差。由于在叶片高速旋

转过程中，2号叶片的高阶模态也被激发出来，通

过对 2号叶片的 C点实测应变数据做短时傅里叶

变换如图 9所示，叶片的前 4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。

综上所述，本文提出的基于响应传递比重构

模拟转子叶片动应变的方法可行、有效，相比非接

触式测量，重构的精确度进一步提升。该方法利

用模型修正、传递比修正等手段获得准确的响应

图 13 转子叶片应变实测结果与重构结果对比

Fig.13 Comparison of the measured and the reconstructed
dynamic strains of rotating blades

图 14 转子叶片模型修正前后应变重构结果的相对误差

Fig.14 Comparison of the reconstructed strain relative
error of rotating blades before and

after model updating

表 9 叶片动应变重构相对误差的平均值

Table 9 Mean relative error of blade dynamic
strain reconstruction

转速/（r/min）

9 300

13 000

相对误差平均值/%

修正前

13

11

修正后

5. 50

6. 30
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传递比，在模拟转子叶片高速旋转过程中，当发生

共振时，能够利用应变片测量有限位置动应变测

量结果，基于叶片模态振型建立的应变响应传递

比反演重构其他任意点的动应变，实现少测点应

变到全场动应变的重构，为航空发动机叶片动应

变测量提供了一种思路。

5 结 论

针对航空发动机叶片动应变测量技术研究，

本文开展了基于响应传递比的转子叶片动应变反

演重构方法研究，在频域内推导了应变⁃应变响应

的传递比解析表达式，得到叶片已知测点应变与

不可测位置应变的映射关系；利用转子叶片前 4
阶固有频率的实验结果修正有限元模型，进一步

提高模型准确度；对不同转速下的转子叶片进行

模态分析，提取相对应的应变模态振型并计算得

到响应传递比；拟合出转速与相应传递比函数关

系，用于修正最终传递比结果；最后利用应变响应

传递比重构转子叶片全场动应变。模拟转子叶片

实验结果如下：

1）与应变片实测结果相比，基于响应传递比

的转子叶片动应变重构相对误差低于 10%，满足

工程需要，验证了本文旋转叶片动应变重构方法

的可行性。

2）模型精度直接影响叶片应变场重构结果

的准确性，通过模型修正技术，使得基于响应传递

比重构转子叶片动应变相对误差得到进一步

降低。

3）高速旋转转子叶片，因旋转刚化效应，导

致叶片的固有频率增大，对应的应变响应传递比

也增大，并且转速与传递比具有二次项关系。

4）叶根 A、B两点位置的动应变重构精度高

于叶片边缘 C点的动应变重构，其原因为叶片边

缘 C点存在高阶模态的参与，叶片的多模态共振

造成了重构误差的增大。

本文基于响应传递比的转子叶片动应变反演

重构方法研究，通过获取叶片有限位置动应变测

量结果反演重构叶片其他关键位置的动应变，为

航空发动机动应变场测量提供了一种思路。
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