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转子系统叶片裂纹三维叶尖间隙动态特性研究
∗

张小栋 1，2，  凃成雄 1，  范博超 1，  熊逸伟 1，  戴 飞 1，  黄 鑫 1

（1.西安交通大学机械工程学院  西安，710049）
（2.西安交通大学现代设计及转子轴承系统教育部重点实验室  西安，710049）

摘要  为了研究叶片裂纹故障机理，分析叶片裂纹对转子系统三维叶尖间隙的影响，并综合考虑叶片的径向变形、

摆振方向和弦长方向的弯曲变形，基于连续梁理论建立了转子系统动力学模型。首先，基于三维应力状态的叶片呼

吸裂纹模型，进一步建立了含叶片裂纹的转子系统三维叶尖间隙动态响应模型；其次，通过与有限元模型和实验结

果进行对比，验证了动力学模型的准确性；最后，分析了叶片裂纹深度和位置对转子系统三维叶尖间隙的影响。结

果表明，转子系统三维叶尖间隙高倍频分量的幅值随着叶片裂纹深度的增加而增加，三维叶尖间隙基频分量和高倍

频分量的幅值均随着叶片相对裂纹位置增大而呈现非单调的变化趋势。该研究结果对基于三维叶尖间隙的航空发

动机叶片裂纹监测诊断方法研究具有理论指导作用。
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引  言

叶片作为航空发动机的核心零件，其健康状态

直接影响发动机的安全性。旋转叶片在运行过程中

由于巨大的工作负荷，导致叶片极易出现疲劳裂纹，

甚至发生断裂，严重危及发动机运行安全［1］。开展

对航空发动机叶片裂纹故障机理及监测诊断方法的

研究极为重要。

叶尖间隙是航空发动机的关键参数之一，其变

化会影响发动机的效率并能反映叶片状态。Agar⁃
wal 等［2］通过建立涡轮叶片、轮盘和机匣的数学模

型，得到了叶尖间隙简化模型。房友龙等［3］通过建

立热载荷和离心载荷耦合作用下的叶尖间隙模型，

研究了其变化规律。目前，关于叶尖间隙变化机理

的研究大多只考虑径向间隙，其包含的叶片状态信

息相对有限。当叶片出现裂纹时，叶片会在空间内

发生弯曲和扭转变形，导致叶尖间隙呈现出空间三

维特征。文献［4⁃5］提出了三维叶尖间隙，并利用有

限元方法研究了叶片裂纹对三维叶尖间隙变化规律

的影响。Zhang 等［6］研究了三维叶尖间隙的光纤动

态检测方法并搭建了检测系统。

为了研究三维叶尖间隙的动态特性，Zhang 等［7］

建立了基于三维应力状态的叶片呼吸裂纹模型，研

究了叶片裂纹对三维叶尖间隙动态响应特性的影

响。在以往研究中，对叶片裂纹三维叶尖间隙动态

特性的研究主要集中在单个叶片上［4，7］，忽略了转子

振动对三维叶尖间隙的影响。此外，叶片早期叶片

裂纹较微弱，对三维叶尖间隙的影响容易被转子振

动所淹没。因此，尽可能减小转子振动对三维叶尖

间隙的影响，将有利于提高叶片裂纹诊断的精度。

为此，建立旋转叶片⁃轮盘⁃转轴（转子）耦合系统动

力学模型是分析含裂纹叶片转子系统三维叶尖间隙

动态特性的必要条件。

在转子耦合系统动力学建模方面，研究人员基

于连续梁理论建立了转子系统的解析模型。 Ma
等［8］将 Timoshenko 梁理论与集中质量模型相结合，

建立了考虑转轴弯曲和扭转变形的柔性转子系统动

力学模型。Al⁃Bedoor［9］建立了转子系统的耦合模

型，研究了转轴扭转⁃叶片弯曲耦合情况下转子系统

的固有频率。Yang 等［10］建立了考虑转轴扭转、轮盘

弯曲和叶片弯曲变形的转子系统简化模型，研究了

系统的自由振动特性。然而，目前的研究大多集中

在转子系统的自由振动、耦合振动和叶片⁃机匣摩擦

等方面，叶片裂纹对转子系统动态响应特性的影响

研究相对较少。为了探讨叶片裂纹对转子系统的影

响，Chiu［11］将叶片开裂纹模型与转子系统动力学模

DOI:10.16450/j.cnki.issn.1004⁃6801.2025.05.002

∗ 国家自然科学基金资助项目（52175117）
收稿日期：2023⁃12⁃11；修回日期：2024⁃07⁃17



振  动、 测 试 与 诊 断 第  45 卷  

型相结合，研究了叶片裂纹对转子系统振动响应的

影响。Yang［12］基于转子系统动力学模型揭示了转

子系统受迫振动响应的内在机理。目前的研究大多

集中在叶片裂纹对转轴振动的影响上，忽略了叶片

振动，且叶片周向振动仅关注叶片裂纹的一维故障

信息，难以全面分析叶片裂纹引起的三维故障特征。

本研究综合考虑了叶片三维变形和叶片裂纹的

三维应力状态，建立了含叶片裂纹的转子系统三维叶

尖间隙动态响应模型，研究叶片裂纹对转子系统三维

叶尖间隙动态响应特性的影响，为基于三维叶尖间隙

的转子系统叶片裂纹故障诊断提供理论基础。

1 含叶片裂纹的转子系统三维叶尖间

隙动态响应模型

1.1　含叶片裂纹的转子系统动力学模型　

将转子系统简化为由叶片、轮盘和转轴 3部分组

成。叶片简化为具有安装角和扭转角的等截面悬臂

梁；轮盘简化为刚性轮盘；转轴简化为简支梁，不考

虑各部分之间的接触非线性，转子系统结构如图 1所

示。笔者在文献［13］的基础上，建立了转子系统的

动力学模型，并做出改进：①引入叶片扭转角模拟真

实叶片的扭转形态；②考虑叶片弦向位移以便计算

三维叶尖间隙动态响应。图 1中：下标 s表示转轴；下

标 d表示轮盘；下标 b表示叶片；下标 r表示转子。

全局坐标 Oxyz的原点固定在转轴一端。轮盘

局部坐 标 Odxdydzd 与 Oxyz 平 行 ，位 于 轮 盘 中 心 。

Orxryrzr表示位于轮盘中心的旋转坐标。叶片局部

坐标 Obxbybzb 固定在叶根，Obxb 轴方向与 Orxr 轴方

向相同，代表叶片径向。其中：γ0 为叶片安装角；

γ1 为 叶 片 扭 转 角 。 叶 片 安 装 角 和 扭 转 角 如 图 2
所示。

对于距离叶根 x的叶片截面，其扭转角可表示

为 γ（x）=γ0+（γ1− γ0）x/Lb，其中，Lb为叶片长度。

基于拉格朗日方程建立转子系统的动力学模

型，需要计算转子系统的总动能 Ttotal和总势能U total，

分别为

T total = T s + T d + T b （1）
U total = U s + U b （2）

转轴动能 Ts、轮盘动能 Td和转轴势能Us的推导

过程见文献［13］。由于笔者考虑了叶片扭转角和叶

片弦向位移，叶片动能 Tb和叶片势能Ub与文献［13］
有所不同。根据图 1 将叶片简化为悬臂梁模型，则

第 i个叶片上任意一点Q的位移向量 rQ可表示为

rQ = ( )rQx
rQy
rQz

= ( )x sd

y sd

z sd
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（3）
其中：B1为轮盘扭转位移 ψd引起的坐标变换矩阵；B2

为坐标系Odx2y2z2相对于坐标系Odx1y1z1的坐标变换

矩阵；B3为坐标系Odx1y1z1相对于轮盘坐标系Odxdydzd

的坐标变换矩阵；B4为旋转坐标系 Orxryrzr相对于坐

标系Odx2y2z2的坐标变换矩阵；B5为叶片局部坐标系

Obxbybzb相对于旋转坐标系Orxryrzr的坐标变换矩阵；

u、v和 w分别为叶片径向、摆振方向和弦长方向的

位移。

B1~B5的具体表达式为

B 1 = ( )cos ψ d -sin ψ d 0
sin ψ d     cos ψ d 0

0 0 1
= ( )1 -ψ d 0

ψ d 1 0
0 0 1

（4）

B 2 = ( )1 0 0
0 cos θdx -sin θdx

0 sin θdx     cos θdx

= ( )1 0 0
0 1 -θdx

0 θdx 1
（5）

B 3 = ( )    cos θdy 0 sin θdy

0 1 0
-sin θdy 0 cos θdy

= ( )1 0 θdy

0 1 0
-θdy 0 1

（6）

B 4 = ( )cos θi -sin θi 0
sin θi    cos θi 0

0 0 1
（7）

B 5 =
æ

è

ç
çç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷÷
÷
÷
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1 0 0
0 cos γ ( )x -sin γ ( )x
0 sin γ ( )x    cos γ ( )x

（8）

忽略叶片位移向量中的高阶项，第 i个叶片位

图 1　转子系统结构

Fig.1　The structure of rotor system

图 2　叶片安装角和扭转角

Fig.2　The blade installation angle and twist angle
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移向量 rQ中的各元素分别简化为

rQx = x sd + ( R d + x ) cos θi + ui cos θi -
           vi cos γ ( x ) sin θi + wi sin γ ( x ) sin θi -
           ( R d + x ) ψ d sin θi （9）
rQy = y sd + ( R d + x ) sin θi + ui sin θi +
           vi cos γ ( x ) cos θi - wi sin γ ( x ) cos θi +
           ( R d + x ) ψ d cos θi （10）
rQz = z sd + vi sin γ ( x ) + wi cos γ ( x ) +
           ( R d + x ) θdx sin θi - ( R d + x ) θdy cos θi （11）

θi( t ) = θ ( t ) + 2π ( )i- 1
N b

（12）

其中：θi为第 i个叶片的角位移；Nb为转子叶片数量。

转子系统所有叶片的总动能可表示为

T b = ∑
i= 1

N b

T i
b = ∑

i= 1

N b 1
2 ∫

0

Lb∬
Ab

ρb( )ṙ T
Q ⋅ ṙQ dA b dx  （13）

其中：ρb为叶片材料密度；Ab为叶片横截面积。

考虑叶片扭转角和叶片弦向位移，叶片势能表示为
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  （14）
其中：Eb为叶片的弹性模量；fc（x）为叶片的离心力。

叶片任意截面沿 yb 轴和 zb 轴周围的截面惯性

矩［14］表示为
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Ibz( )x = Iyy sin2[ ]γ ( )x - γ0 + Izz cos2[ ]γ ( )x - γ0

Iby( )x = Iyy cos2[ ]γ ( )x - γ0 + Izz sin2[ ]γ ( )x - γ0

Iyy = 1
12 k

3
b hb

Izz = 1
12 kbh3

b

（15）
其中：Iyy和 Izz均为叶片在质心主轴周围的截面惯性

矩；kb和 hb分别为叶片的宽度和厚度。

在得到转子系统的总动能和总势能后，采用伽

辽金方法对其进行离散，将式（1）和式（2）代入拉格

朗日方程，即

d
dt ( ∂L

∂q̇ )- ∂L
∂q = F （16）

其中：L=Ttotal−U total；F为广义外力向量；q为广义位

移向量。

转子耦合系统的动态响应模型为

Mq̈+( D+G ) q̇+( K-K Ω ) q=F+F dynamic   （17）
其中：M，D，G，K和 KΩ 分别为转子系统的质量矩

阵、阻尼矩阵、科氏力矩阵、整体刚度矩阵和旋转软

化刚度矩阵；Fdynamic为转轴和叶片的动态耦合项引起

的耦合激振力［13］。

实际情况中复杂的工作载荷会导致叶片振动，

裂纹在叶片振动的作用下交替张开和闭合，表现出

裂纹的呼吸效应［7］。引入基于三维应力状态的叶片

呼吸裂纹模型，得到含叶片裂纹的转子系统动力学

模型，即

Mq̈+( D+G ) q̇+( K-K Ω-fbreathing( t ) K c ) q=

            F+F dynamic+fbreathing( t ) F c （18）
其中：Kc和 F c 分别为叶片裂纹引起的刚度矩阵和附

加外力向量；fbreathing（t）为呼吸函数。

当呼吸函数取值为 0 和 1，分别表示裂纹处于

完全闭合状态和完全张开状态。当呼吸函数 0<
fbreathing（t）<1，表示叶片裂纹处于部分闭合状态。叶

片裂纹呼吸函数的推导过程可参考文献［7］。叶片

裂纹的变化将导致 Kc 和 F c 的变化，从而导致转子

系统整体刚度矩阵和阻尼矩阵的变化，最终影响转

轴的振动响应和转子系统的三维叶尖间隙动态

响应。

1.2　含叶片裂纹的转子系统三维叶尖间隙动态响应

为了求解含叶片裂纹的转子系统动力学模型，

可采用 Houbolt 法、Wilson⁃θ法和 Newmark⁃β法等

数值计算方法。根据文献［15］给出的算例，对于两

自由度的质量⁃弹簧⁃阻尼系统，在简谐激励作用下

Newmark⁃β算法具有较高的求解精度。笔者设定

Newmark⁃β算法的参数 δ=0.5、β=0.4，确保计算收

敛且求解精度在可接受范围内。采用 Newmark⁃β
算法求解式（18），得到叶片在径向、摆振方向和弦长

方向的位移。要计算转子系统的三维叶尖间隙，还

需要计算叶片摆振方向和弦长方向的偏转角
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φ ( )x，t = ∑
i= 1

Nmod

V ′i ( )x qvi( )t = v′( )x，t

ϕ ( )x，t = ∑
i= 1

Nmod

W ′i ( )x qwi( )t = w′( )x，t
（19）

根据叶尖表面变形前后的几何关系，转子系统

的三维叶尖间隙动态响应可表示为
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r ( )t = r0 - u ( )t
α ( )t = arctan [ ]tan ϕ ( )t cos γ1 - tan φ ( )t sin γ1

β ( )t = arctan [ ]tan ϕ ( )t sin γ1 + tan φ ( )t cos γ1

（20）
其中：r（t）、α（t）和 β（t）分别表示转子系统的径向间

隙（radial tip clearance，简称 RTC）、轴向偏转角（axi⁃
al deflection angle，简称 ADA）和周向滑移角（cir⁃
cumferential deflection angle，简称 CDA）。

含叶片裂纹的转子系统三维叶尖间隙动态响应

计算流程如图 3 所示，具体计算步骤如下：

1） 初始化含叶片裂纹的转子系统三维叶尖间

隙动态响应模型的几何参数和材料参数，设定求解

时长，将求解过程分解为若干时间步（t1，t2，…，tend），

时间间隔为 Δt；
2） 计算转子系统的质量矩阵、刚度矩阵和阻尼

矩阵，假设叶片呼吸裂纹初始状态为闭合状态，计算

叶片裂纹刚度矩阵和附加载荷向量；

3） 根据式（18）构建含叶片裂纹的转子系统动

力学模型，并采用 Newmark⁃β算法进行求解，得到

叶片径向、摆振方向和弦长方向的位移；

4） 根据式（20）计算含叶片裂纹的转子系统三

维叶尖间隙动态响应；

5） 计算叶片裂纹呼吸函数，并更新含叶片裂纹

的转子系统叶片裂纹刚度矩阵和附加载荷向量；

6） 重复步骤 3~5，直至循环结束。

2 含叶片裂纹的转子系统动力学模型

验证

2.1　数值验证　

为了验证所建立的转子系统动力学模型，将模

型计算得到的固有频率与有限元模型进行对比。转

子系统有限元模型如图 4 所示，由 6 个叶片、轮盘和

转轴组成。

将轮盘设置为刚体，与转子系统动力学模型一

致。对转轴施加简支梁边界条件，并将叶片、轮盘和

转轴之间设置为固定连接。采用六面体单元进行网

格划分，有限元模型的单元数量超过 23 000。转子

系统的材料参数和几何参数分别如表 1 和表 2 所

示。在动力学模型中，将叶片和轮盘的模态截断数

设置为 3。为了比较有限元模型和动力学模型得到

的结果，将固有频率的相对误差定义为

e= |
| ( )fFEM - fdynamic fFEM

|
|× 100% （21）

其中：fFEM 和 fdynamic 分别为由有限元模型和动力学模

型得到的固有频率。

对 2个模型分别进行模态分析，得到转子系统的

各阶固有频率。转子系统的固有频率对比如表  3 所

示。由于转轴的模态截断数设置为 3，因此无法通过

动力学模型得到转轴的第 4 阶弯曲模态。转子系统

有 6 个叶片，但只有 5 阶叶片弯曲模态具有相似的固

有频率，这是由于转子系统的静态耦合项［13］导致叶

片弯曲模态向耦合模态转变所致。模态分析结果表

图 3　含叶片裂纹的转子系统三维叶尖间隙动态响应计算流程

Fig.3　Flow chart of 3D tip clearance dynamic response calcu⁃
lation for rotor system with blade cracks

图 4　转子系统有限元模型

Fig.4　The finite element model of the rotor system

表 1　转子系统材料参数

Tab.1　The material parameters of the rotor system

部件名称

叶片

轮盘

转轴

ρ/（kg⋅m-3）

2 770
7 900
7 900

弹性模量/Pa
7.1×1010

2.0×1011

2.0×1011

泊松比

0.33
0.30
0.30
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明，“转轴扭转⁃叶片弯曲”模态的固有频率相对误差

为 5.19%，其他模态的相对误差均小于 5%，表明笔

者建立的转子系统动力学模型具有较高的精度。

2.2　实验验证　

图 5 为搭建的含叶片裂纹的转子系统固有频率

测量系统。测量系统由含叶片裂纹转子系统、电涡

流位移传感器、电源、信号调理器和上位机等组成。

在转子系统的叶轮盘上安装 1 个裂纹叶片和 5 个正

常叶片。叶片裂纹位置靠近叶根，裂纹面到叶根的

距离为 5 mm，叶片裂纹深度为 2 mm，叶片安装角为

45°，叶片扭转角为 25°，叶片材料为铝合金。

用橡皮锤敲击转轴，通过电涡流传感器采集转

轴振动位移信号。转子系统的转轴振动信号及频谱

如图 6 所示。传感器的采样频率设为 10 kHz。进行

10 组实验，保存各组实验的数据，截取时间长度为

1 s 的转轴振动信号，并对时域信号进行去均值处

理，得到转轴振动位移时域波形，如图 6（a）所示。

如图 6（b）所示，频谱中存在 56 Hz 的转轴 1 阶固有

频率分量，由局部放大图可以看到转轴的 2、3 阶固

有频率分量。

表 4 为通过 10 组锤击实验得到含叶片裂纹的转

子系统固有频率实验结果。对 10 组实验数据取平

均值，得到含叶片裂纹转子系统前 3 阶固有频率分

别为 56.6、185.7 和 329 Hz。
根据笔者建立的含叶片裂纹的转子系统动力学

模型，计算得到含有 1 个裂纹叶片和 5 个正常叶片转

子系统的前 3 阶固有频率分别为 58.64、192.59 和

图 6 转子系统的转轴振动信号及其频谱

Fig.6　The shaft vibration signal and spectrum of the rotor 
system

表 3　转子系统的固有频率对比

Tab.3　The natural frequency comparison of the rotor 
system

模态阶数

1
2
3
4
5
6
7
8
9
10
11
12
13
14

模态

转轴 1 阶弯曲

转轴 2 阶弯曲

转轴扭转⁃叶片弯曲

转轴 3 阶弯曲

转轴 4 阶弯曲

叶片 1 阶弯曲

fFEM/Hz
56.13
56.13

295.77
295.78
324.37
723.21
723.32
1 255.8
1 255.8
1 324.3
1 324.3
1 324.3
1 359.4
1 359.4

fdynamic/Hz
58.45
58.45

291.06
291.06
341.19
751.17
751.17

—

—

1 308.55
1 308.55
1 308.55
1 308.55
1 308.55

e/%
4.13
4.13
1.59
1.59
5.19
3.87
3.85
—

—

1.19
1.19
1.19
3.74
3.74

图 5　含叶片裂纹的转子系统固有频率测量系统

Fig.5　Natural frequency measurement system of rotor sys⁃
tem with blade crack

表 2　转子系统几何参数

Tab.2　The geometric parameters of the rotor system

部件名称

叶片

轮盘

转轴

参数

叶片长度/mm
叶片宽度/mm
叶片厚度/mm
叶片安装角/(°)
叶片扭转角/(°)
转子叶片数量

轮盘半径/mm
轮盘位置/mm
轮盘厚度/mm
转轴长度/mm
转轴半径/mm

数值

50
18

4
45

0
6

20
150

25
460

5
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367.36 Hz。将计算结果与实验结果进行对比，含叶

片裂纹的转子系统前 3 阶固有频率对比如表 5 所

示。含叶片裂纹转子系统前 3 阶固有频率的相对误

差分别为 3.60%、3.71% 和 11.66%。

导致相对误差的主要原因包括：①在实验中，叶

片、轮盘和转轴是通过螺栓连接的，动力学模型则假

定各部件之间为固定连接；②由于模态截断数的存

在，动力学模型不可避免地存在截断误差。尽管通

过仿真计算和锤击实验得到的含叶片裂纹转子系统

固有频率存在误差，但前 2 阶固有频率相对误差均

小于 5%，第 3 阶固有频率的相对误差为 11.66%，仍

在可接受的范围内，这表明笔者建立的含叶片裂纹

转子系统动力学模型具有较好的精度。

3 含叶片裂纹的转子系统三维叶尖间

隙动态响应特性分析

3.1　叶片裂纹深度对转子系统三维叶尖间隙的

影响

假设转子系统有 6 个叶片，其中 1 号叶片有裂

纹。叶片和轮盘的模态截断数均设置为 3。设置叶

片相对裂纹深度 λ为 0.1~0.5，间隔为 0.1；叶片相对

裂纹位置 η为 0.1，即裂纹靠近叶片根部。转子系统

的转速设置为 1 440 r/min（即转频 fr 为 24 Hz）。气

动载荷频率设为 N倍转频，N为静子叶片数量。取

N=6，则气动载荷频率为 144 Hz。通过求解含叶片

裂纹转子系统的三维叶尖间隙动态响应模型，得到

不同裂纹深度条件下的转子系统三维叶尖间隙动态

响应如图 7 所示。转子系统的径向间隙动态响应如

图 7（a）、（b）所示，随着叶片裂纹深度增加，径向间

隙的幅值也会增大。由径向间隙的频谱可知，其基

频分量为转频的 N倍频（6fr），即气动载荷的频率。

由于叶片呼吸裂纹的非线性，故径向间隙的频谱中

还存在 2N、3N和 4N等高倍频分量。由径向间隙的

2N倍频（12fr）可以看出，当叶片相对裂纹深度大于

0.3 时，径向间隙的 2N倍频幅值明显增大，表明随着

叶片裂纹深度增加，径向间隙表现出更强的非线

性。转子系统的轴向偏转角和周向滑移角动态响应

如图 7（c）~（f）所示，轴向偏转角和周向滑移角的基

频分量同样为转频的 N倍频，随着叶片裂纹深度增

加，基频分量的幅值变化不大。由于叶片呼吸裂纹

的非线性，轴向偏转角和周向滑移角频谱中也存在

高倍频分量，但幅值相对较小，其 2N倍频分量的幅

值随着叶片裂纹深度增大而增大，相较于径向间隙，

轴向偏转角和周向滑移角频谱中高倍频分量幅值变

化的线性特征较为明显，能更好地反映叶片裂纹深

图 7 不同裂纹深度条件下的转子系统三维叶尖间隙动态响应

Fig.7　Three⁃dimensional tip clearance dynamic response of 
rotor system under different crack depths

表 4　含叶片裂纹的转子系统固有频率实验结果

Tab.4　Experimental results of natural frequency of 
rotor system with blade cracks

实验次数

1
2
3
4
5
6
7
8
9
10

1 阶固有

频率/Hz
56
56
57
56
56
57
57
57
57
57

2 阶固有

频率/Hz
185
192
170
186
196
171
203
171
172
211

3 阶固有

频率/Hz
339
335
322
340
336
330
320
331
319
318

表 5　含叶片裂纹的转子系统前 3阶固有频率对比

Tab.5　Comparison of the first three natural frequen⁃
cies of rotor systems with blade cracks

固有频率

阶数

1 阶

2 阶

3 阶

计算结果/Hz

58.64
192.59
367.36

实验结果/Hz

56.6
185.7
329.0

相对误差/%

3.60
3.71

11.66
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度信息。

为了进一步分析叶片裂纹对转子系统三维叶尖

间隙的影响，将含叶片裂纹转子系统不同叶片的三

维叶尖间隙动态响应进行对比。1 号叶片为含裂纹

叶片，其余叶片均为正常叶片。设置叶片相对裂纹

深度 λ为 0.5，叶片相对裂纹位置 η为 0.1，含叶片裂

纹的转子系统各叶片的三维叶尖间隙动态响应如

图 8 所示。由图 8（a）、（b）可知，当叶片有裂纹时，其

径向间隙明显大于正常叶片，且裂纹叶片径向间隙

的频谱中存在高倍频分量，而正常叶片径向间隙的频

谱中只有基频分量。含叶片裂纹转子系统各叶片的

轴向偏转角和周向滑移角动态响应分别如图 8（c）~
（f）所示。与正常叶片相比，当叶片存在裂纹时，轴

向偏转角和周向滑移角基频分量的幅值更大，且其

频谱中存在高倍频分量。

3.2　叶片裂纹位置对转子系统三维叶尖间隙的

影响

为了分析叶片裂纹位置对转子系统三维叶尖间

隙的影响，设置叶片相对裂纹深度 λ为 0.5，叶片相

对裂纹位置 η从 0.1 增大到 0.9，间隔为 0.2。转子系

统的转频 fr 设置为 24 Hz，气动载荷频率设置为

144 Hz。通过求解含叶片裂纹的转子系统三维叶尖

间隙动态响应模型，得到不同叶片裂纹位置条件下，

转子系统 1 号叶片的三维叶尖间隙动态响应，如图 9

所示。

由图 9（a）、（b）可知，当叶片无裂纹时，其径向

间隙变化可忽略不计。当叶片裂纹位置靠近叶根

（η=0.1）时，径向间隙幅值最大。随着叶片裂纹位

置逐渐远离叶根，径向间隙幅值呈现先减小后增大

的变化趋势。根据径向间隙的频谱可知，其基频分

量为转频的 N倍频（6fr），基频分量幅值随叶片裂纹

位置远离叶根而先减小后增大。由于叶片呼吸裂纹

的非线性，径向间隙频谱中存在 2N倍频（12fr）分量。

含叶片裂纹转子系统的轴向偏转角和周向滑移角动

态响应如图 9（c）~（f）所示。当叶片相对裂纹位置 η

为 0.1、0.5 和 0.7 时，轴向偏转角和周向滑移角小于

正常叶片；当 η为 0.3 和 0.9 时，轴向偏转角和周向滑

移角大于正常叶片。随着叶片裂纹位置远离叶根，

轴向偏转角和周向滑移角的基频分量和 2N倍频分

量的幅值均呈现非单调的变化趋势。叶片裂纹位置

对转子系统刚度矩阵的影响是通过叶片模态振型函

数引入的。随着叶片裂纹位置远离叶根，叶片 1 阶

模态振型函数逐渐增大，但 2 阶和 3 阶模态振型函

数呈现震荡变化的趋势。在叶片前 3 阶模态振型函

数的共同影响下，转子系统三维叶尖间隙随叶片相

对裂纹位置增大呈现非单调的变化趋势。

图 8 含叶片裂纹的转子系统各叶片的三维叶尖间隙动态响应

Fig.8　Three⁃dimensional tip clearance dynamic response of 
each blade in rotor system with blade cracks

图 9 不同叶片裂纹位置条件下的转子系统三维叶尖间隙动

态响应

Fig.9　Three⁃dimensional tip clearance dynamic response of 
rotor system under different blade crack locations
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4 结  论

1） 考虑叶片在径向、摆振方向和弦长方向的变

形，基于拉格朗日方程建立的含叶片裂纹转子系统

三维叶尖间隙动态响应模型具有较好的精度。

2） 叶片呼吸裂纹的非线性会导致转子系统三

维叶尖间隙频谱中出现基频Nfr的倍频分量，并且当

转子系统存在叶片裂纹时，其三维叶尖间隙幅值大

于正常叶片的三维叶尖间隙。

3） 叶片裂纹深度对三维叶尖间隙的影响主要

体现在其频谱中的高倍频分量，三维叶尖间隙高倍

频分量的幅值随着叶片裂纹深度的增加而增加。叶

片裂纹位置对三维叶尖间隙的影响表现为其基频分

量和高倍频分量的幅值均随着叶片相对裂纹位置的

增大呈现非单调的变化趋势。三维叶尖间隙动态响

应比传统的径向间隙能更好地反映转子系统的叶片

裂纹故障信息。
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Abstract　 Quasi-zero stiffness （QZS） vibration isolation， by introducing stiffness nonlinearity， effectively ad⁃
dresses the inherent contradiction between load-bearing capacity and isolation bandwidth in conventional linear 
isolators. As a result， it exhibits superior low-frequency isolation performance. The core challenge in realizing 
QZS isolation lies in designing mechanical structures whose force-displacement curves simultaneously demon⁃
strate high static stiffness and low dynamic stiffness. Focusing on QZS isolation design methodologies， this pa⁃
per first outlines the fundamental principles of QZS isolation and categorizes the traditional approaches according 
to the means of stiffness nonlinearization into four groups： geometric motion nonlinearity， geometric deforma⁃
tion nonlinearity， magnetic nonlinearity， and stress-strain nonlinearity. Subsequently， it introduces emerging de⁃
sign strategies based on nonlinear positive-stiffness structures， including hardening and softening types， and 
compares them with conventional approaches， with particular attention to their differences in static and dynamic 
behavior. Finally， the paper summarizes and discusses future directions from the perspectives of negative-

stiffness structure design， QZS characteristic tuning， and potential applications， aiming to provide a comprehen⁃
sive overview of the latest research progress and to offer insights into future development trends of QZS isolation 
systems.
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Abstract　 To investigate the fault mechanism of blade cracks and to analyze the effects of blade crack on the 
three-dimensional （3D） tip clearance of the rotor system， while comprehensively considering blade radial defor⁃
mation， flap-wise bending， and chordwise bending， this paper develops a novel dynamic model of the rotor sys⁃
tem based on continuum theory. With the blade breathing crack model under the three-dimensional stress state， 
a 3D tip clearance dynamic response model of rotor system with blade cracks is further established. The accuracy 
of the dynamic model is validated by comparing it with the finite element model and experiments. On this basis， 
the effect of blade crack depth and location on the 3D tip clearance in rotor system is further analyzed. The re⁃
sults show that the amplitudes of the high frequency doubling component of the 3D tip clearance increase with 
crack depth， while both the fundamental frequency and the high frequency doubling component of the 3D tip 
clearance show a non-monootonic trend as the relative crack location increases. The research results provide 
theoretical guidance for research on monitoring and diagnosis method of aero-engine blade crack based on 3D tip 
clearance.
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