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В настоящей работе изучаются особенности изменения крупномасштабных неравномерностей потока

(их характерные размеры значительно превышают характерный размер межлопаточных каналов) от одной

ступени компрессора к другой, разрабатываются упрощенные методы расчета таких неоднородностей

на средних и последних ступенях компрессора, исследуется отклик лопаток на периодическое прохождение

этих неравномерностей. На основе численного анализа характерного режима работы компрессора показано,

что каждая ступень действует как линейное преобразование поля течения. Также показано, что пограничные

слои вблизи стенок не влияют на результаты расчета из-за своих малых масштабов, следовательно, для рас-

чета изменения крупномасштабных неравномерностей потока могут быть использованы упрощенные

аэродинамические сетки. С учетом описанных выше особенностей рассчитана амплитуда резонансных

колебаний лопатки, обусловленных входной неравномерностью потока. Полученная амплитуда подтверж -

дена при экспериментальном исследовании компрессора, где наблюдались резонансные колебания с гармо-

никой второго порядка.
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The paper examines the transformations of large-scale flow distortions (i.e., those with a spatial scale significantly

larger than the typical inter-blade channel size) from one compressor stage to the next, describes development

of simplified methods for calculating these distortions at the mid- and last stages of the compressor and analyzes

the blade vibration response to the periodic occurrence of these distortions. Using numerical analysis of a typical

compressor operating mode, we show that each bladed wheel acts as a linear transformation to the flowfield.

Moreover, it is shown that boundary layers near the walls do not affect calculation results due to their small scales;

thus, simplified aerodynamic meshes can be used to calculate transformations in large-scale flow distortions.

The amplitude of the resonant blade vibrations induced by the inlet flow distortions is calculated, taking into

account above-mentioned features. Obtained vibration amplitude is validated in experimental study of the compressor,

where resonance with second engine order harmonics was observed.
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Введение

Обеспечение динамической прочности лопаток комп -

рессора – одна из наиболее сложных задач, стоящих

перед разработчиками газотурбинных двигателей (ГТД).

Как показывает опыт эксплуатации ГТД, большинство

отказов, связанных с проблемами прочности, вызваны

усталостными дефектами [1]. Причиной разрушения ло-

паток является снижение предела выносливости или

повышение амплитуды вибронапряжений. Уровень

вибронапряжений, как правило, повышается вследствие

возникновения флаттера, вращающегося срыва или

резонансных колебаний лопаток [2–10], а также других

причин. Наиболее часто резонансные колебания лопаток

возбуждаются под действием одного из двух механиз -

мов. В первом случае переменная сила, действующая

на лопатки ротора, возникает при проходе через аэро -

динамические неоднородности, вызванные обтеканием

впереди или сзади стоящих статорных лопаток. Частота

возбуждения в этом случае имеет кратность (n) частоте

вращения ротора, равную числу вблизи стоящих ста -

торных лопаток. Второй механизм связан с крупномас-

штабной окружной неравномерностью потока (ее харак-

терные размеры значительно превышают характерный

размер межлопаточных каналов) и соответствует низ -

ким кратностям частоте вращения, обычно в диапазоне

n = 1…6. Настоящая работа посвящена рассмотрению

второго механизма возбуждения резонансных колеба -

ний и расчетному прогнозированию амплитуды дейст-

вующих вибронапряжений.

Перед рабочими лопатками параметры потока (ско-

рость, давление, температура) распределяются неравно-

мерно по окружности и по радиусу колеса. Окружная

неравномерность потока в компрессоре вызвана неосе -

симметричностью входных и выходных устройств, влия-

нием стоек и неподвижных лопаток, косым течением

воздуха на входе в двигатель при сильном боковом

ветре, больших углах атаки, в том числе при маневриро-

вании самолета или выполнении фигур высшего пило -

тажа. В турбине окружная неравномерность потока

может быть вызвана неосесимметричностью процесса

горения в камере сгорания или влиянием стоек. Радиаль-

ная неравномерность обусловлена закруткой потока по

размаху пера лопатки, концевыми потерями и другими

причинами [11].

Движение вращающейся лопатки через неподвиж -

ную в пространстве окружную неравномерность потока

вызывает появление нестационарных аэродинамических

сил, возбуждающих колебание лопаток, и, следовательно,

приводит к увеличению динамических напряжений. Ре-

зонансным колебаниям, возбуждаемым окружной нерав-

номерностью, посвящено большое количество экспери-

ментальных исследований. Так, в книге [12] описаны

в основном экспериментальные методы определения

и исследования аэродинамических сил, возбуждающих

и демпфирующих колебания лопаток турбомашин. При

численном определении возбуждающих сил для плоских

решеток и малоизогнутых лопаток были применены

полуэмпирические методы, позволившие выявить основ-

ные закономерности и критериальные зависимости.

Вплоть до настоящего времени в практике проекти-

рования и доводки авиационных ГТД для определения

вибрационных напряжений в рабочих лопатках широко

используется экспериментальный метод тензометриро-

вания с применением телеметрических или токосъемных

устройств. Метод обладает низкой надежностью, обу -

словленной быстрым выходом из строя этих устройств,

работающих в условиях высоких центробежных, газо -

динамических и тепловых нагрузок, а также характери-

зуется высокой трудоемкостью и стоимостью подготовки

и проведения испытаний. Этим вызвана актуальность

расчетного определения амплитуды резонансных вибро-

напряжений.

Проблеме расчетной оценки амплитуды резонанс -

ных колебаний лопаток компрессора или турбины, вы-

званных неосесимметричной крупномасштабной нерав-

номерностью потока, и оценки влияния расстройки соб-

ственных частот лопаток, посвящен ряд исследований.

В статье [13] численно исследовали резонанс лопатки

турбины, вызванный гармониками низшего порядка,

обусловленными несколькими возможными причинами:

засорением горелочного устройства камеры сгорания

(приводящим к неравномерности поля температуры и

других параметров течения), варьированием ширины

критического сечения межлопаточного канала статора,

варьированием угла выхода потока, неравномерностью

охлаждающего потока. Рассмотрены различные комби-

нации этих механизмов возбуждения колебаний. Было

отмечено, что разность фаз гармоник возмущений, свя -

занная с отдельными механизмами, объясняет измене-

ния амплитуды вынужденных колебаний при задании

комбинаций рассмотренных факторов, что может быть

причиной различия резонансной амплитуды у одинако-

вых двигателей.

В работе [14] исследовали результаты моделирова -

ния газодинамических процессов за турбинной статор-

ной решеткой и за полной ступенью, имеющей входную

окружную неравномерность потока. А именно рассмат-

ривали возбуждение колебаний гармоникой пятого по -

рядка, обусловленной неравномерностью, созданной

в экспериментах деформированной статорной решеткой.

Результаты изме рений поля давления за статором и за

ротором сравнивали с вычислениями в вязкой и невяз -

кой, линейной и нелинейной аэродинамических поста-

новках, а также при моделировании одиночного канала

или нескольких подряд стоящих каналов. Однако ни
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один из вычислительных подходов не дал удовлетвори-

тельного соответствия моделируемым экспериментам.

Эффективный способ, позволяющий учесть рас -

стройку собственных частот колебаний лопаток, был

продемонстрирован в работе [15], где выведена анали -

тическая «асимптотическая модель расстройки» в пред-

положении о малой величине расстройки собственных

частот колебаний и демпфирования лопаток. Сравнение

амплитудно-частотных характеристик для полной «рас-

строенной» модели и для асимптотической модели пока-

зало их количественную близость.

В статье [16] исследовали влияние расстройки час -

тот колебаний рабочих лопаток компрессора на вынуж-

денные колебания, вызванные окружной неравномер -

ностью потока. Модель вентилятора двигателя самолета

Iskra включала три расчетных случая расстройки частот

собственных колебаний рабочих лопаток первой ступени

и учитывала влияние обтекания воздушным потоком

входных и выходных стоек статора. Для создания окруж-

ной неравномерности входную область частично закры-

вали (модель постороннего тела на входе). Расчет течения

проводили без учета вязкости потока в коммерческом

CFD-решателе. Были получены амплитудно-частотные

характеристики различных лопаток в случае расстроен-

ного ротора и ротора из идентичных друг другу (одина-

ковых) лопаток. Найдены амплитуды колебаний, однако

сравнения с экспериментами не проводили.

В [17] изучали вопрос о влиянии расстройки собст-

венных частот на резонансные колебания лопаток комп-

рессора с гармониками низкого порядка кратности час -

тоте вращения. При этом учитывали взаимодействие

лопаток различных ступеней через общий упругий ротор.

Основным результатом численного моделирования стало

значительное повышение связанности колебаний лопа -

ток различных ступеней при расстройке собственных

частот колебаний лопаток. Соответствие данных резуль-

татов эксперименту в работе также не обсуждали.

Вынужденные колебания лопаток последней сту -

пени паровой турбины были рассмотрены в [18]. Рас-

считывали течение невязкого нетеплопроводного газа

через входную область, полные венцы статора и ротора,

выходное устройство. Рассматривали три постановки,

моделирующие влияние выходной окружной неравно -

мерности, вызванной несимметричным выходным уст-

ройством: течение в ступени с однородным распределе-

нием давления на выходе (без учета выходного устрой -

ства); течение в ступени с неоднородным окружным

распределением давления, которое предварительно было

рассчитано при стационарном течении через выходное

устройство; полный нестационарный расчет ступени

и выходного устройства. Во всех случаях получены раз-

личные результаты, причем в спектре отклика лопаток

рабочего колеса доминируют собственные частоты коле-

баний лопаток, а не гармоники, кратные частоте враще-

ния ротора. По-видимому, это говорит о том, что коле -

бания имеют случайный характер. Помимо этого, формы

колебаний отличаются от форм колебаний в вакууме:

первая изгибная форма преобразуется в изгибно-кру -

тильную, ее частота при этом падает. Вероятно, такое

поведение обусловлено большими размерами рассматри-

ваемой лопатки, при которых становится существенным

двухстороннее аэроупругое взаимодействие. Выводом

из работы является необходимость корректного учета

выходного устройства при расчете лопаток турбины

последних ступеней.

В работе [19] исследован резонанс, вызванный не -

равномерностью потока, обусловленной повреждением

сопловой лопатки одноступенчатой турбины. Результаты

нестационарного аэродинамического расчета полной

модели ступени сравнивали со случаем отсутствия по -

вреждения в статоре. Сопоставление с эксперименталь-

ными данными не проводили.

Основной трудностью численного определения амп-

литуды резонансных колебаний лопаток с гармониками

низшего порядка кратности частоте вращения рабочего

колеса (n= 1…6) является то, что для расчета поля тече-

ния и отклика конструкции необходимо использовать

полную (360-градусную) аэродинамическую модель

рабочих колес и направляющих лопаточных венцов,

которая включает все ступени от входа до исследуемой

ступени. Это чрезвычайно трудоемкая задача (месяцы

суперкомпьютерных вычислений), и ее невозможно

выполнять регулярно при проектировании ГТД.

Целью настоящей работы является разработка упро-

щенного (инженерного) метода прогнозирования амп -

литуд динамических напряжений в лопатках компрес-

соров различных ступеней, когда их резонансные коле -

бания вызваны гармониками низшего порядка, обуслов-

ленными крупномасштабными неосесимметричными

неоднородностями воздушного потока на входе в двига-

тель.

Метод расчета амплитуды 
резонансных колебаний

Определение амплитуды колебаний лопатки при резо -

нансе проводится в частотной области с заданной перио-

дической нагрузкой. Для расчета нагрузки, вызывающей

резонанс, вводятся предположения о прохождении не -

однородностей потока через ступени компрессора. Для

обоснования этих предположений проводится исследо-

вание аэродинамических моделей компрессора в целом

и его отдельных ступеней.

Для расчета амплитуды резонансных колебаний,

вызванных действием рассчитанной переменной аэро -

динамической нагрузки, предполагается использовать



экспериментальные данные о конструкционном демп -

фировании, полученные на вибростенде, и расчетные

данные об аэродинамическом демпфировании. Возмо -

жен также вариант оценки полного демпфирования при

испытаниях двигателя.

Расчет нестационарного аэродинамического воздей-

ствия на лопатки. В настоящей работе исследуются

резонансные колебания, обусловленные крупномасштаб-

ными неоднородностями потока на входе, с гармониками

низшего порядка (n = 1…6). Поэтому представляется

возможным использовать упрощенные гипотезы о про-

хождении неравномерностей через ступени компрессора.

Пусть на вход компрессора поступают неоднород -

ные поля скорости, температуры и давления, которые

можно разложить в ряд Фурье по окружной коорди -

нате q [11]:

(1)

где f – параметры течения (скорость, давление, темпе -

ратура); r – радиальная координата; z = z0 – входное се-

чение двигателя. Задача заключается в определении из-

менения низших коэффициентов Фурье An(r, zi) (n £ 6)

в сечении z = zi, отстоящем от входа на несколько сту -

пеней компрессора.

Для определения резонансных колебаний лопаток

рабочего колеса фаза jn, при ее слабой зависимости

от r, не важна (каждая лопатка проходит всевозможные

угловые положения при вращении), поэтому интерес

представляют только амплитуды An(r, zi). Введем пере -

даточный коэффициент, описывающий изменение амп-

литуды гармоники n-го порядка относительно ампли -

туды на входе при прохождении i ступеней:

(2)

где координата zi соответствует границе между i-й и

(i+1)-й ступенью (т.е. между направляющим аппаратом

i-й ступени и рабочим колесом (i + 1)-й ступени).

Поскольку рассматриваются гармоники низшего по-

рядка, то n значительно меньше числа лопаток статора

и ротора каждой ступени. Следовательно, действие

каждой ступени можно рассматривать как некоторое

преобразование, действующее на гармонику. Естест -

венно ожидать, что преобразование гармоник каждой

ступенью происходит независимо от других ступеней.

Также ввиду разделения масштабов неоднородностей

потока естественно предположить, что это преобразо -

вание является линейным (пространственный масштаб

неоднородности считается много бóльшим размеров

межлопаточных каналов).

Таким образом, можно выдвинуть следующие гипо-

тезы:

1. Действие нескольких последовательных ступеней

можно представить как последовательное независимое

действие каждой ступени, а именно:

(3)

Это означает, что каждое значение xi, i-1(r) может быть

рассчитано на 1,5-ступенчатой модели (ротор + статор +

+ ротор); после этого амплитуда каждой гармоники перед

i-й ступенью вычисляется путем последовательного

умножения коэффициентов xi, i-1(r) предыдущих ступе -

ней и амплитуды на входе An(r, z0).

2. Действия ступени на гармоники разного порядка

не влияют друг на друга и могут определяться незави -

симо.

Если эта гипотеза подтвердится, то для определения

коэффициентов xi,i-1(r) достаточно выполнить всего один

расчет с комбинацией всех интересующих гармоник.

3. Для определения коэффициентов xi, i-1(r), соот -

ветствующих гармоникам низшего порядка, возможно

существенное упрощение аэродинамической модели:

разрежение сетки в ядре потока, разрежение сетки в по-

граничном слое или даже игнорирование пограничного

слоя с заданием условия проскальзывания на стенках.

Если эта гипотеза подтвердится, то достаточно рас-

считать коэффициенты xi, i-1(r) с использованием гру -

бых моделей, обеспечивающих высокую скорость вы-

числений.

Проверка и подтверждение этих гипотез позволит

эффективно рассчитывать изменение амплитуд гармоник

низшего порядка при последовательном расчете ступе -

ней компрессора по их упрощенным аэродинамическим

моделям и определять амплитуду резонансных колеба -

ний лопаток с временными затратами, приемлемыми для

серийных расчетов при проектировании двигателя.

Экспериментальное определение коэффициентов

демпфирования.Параметром, определяющим величину

конструкционного демпфирования, является логарифми-

ческий декремент колебаний, полученный при колеба -

ниях лопатки по каждой собственной форме, который

отражает рассеивание энергии колебаний лопатки за

счет внутреннего трения в материале и условий взаимо-

действия лопатки и диска в рабочем колесе компрессора.

Оценку параметров конструкционного демпфиро -

вания лопаток компрессора выполняли при проведении

испытаний в лабораторных условиях на вибростенде

(рис. 1). Блиск устанавливали на вибростенд с зажатием

по цапфе, соответствующим креплению рабочего ко -

леса на валу (рис. 2). С целью контроля постоянства

вынуждающей силы виброускорение стола вибростенда

регистрировали с помощью виброакселерометра, закреп-
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ленного на столе и подключенного к персональному

компьютеру. Тензорезисторы подключали через колодку

и тензоусилитель к компьютеру для регистрации и

записи сигналов во время исследования распределения

вибронапряжений. На усилитель мощности подавали

напряжение с необходимой частотой, и происходило

возбуждение лопатки. С целью облегчения возбуждения

колебаний все лопатки, кроме одной – исследуемой,

демпфировали путем наклейки ленты пластыря или

резиновым жгутом.

В исследовании применяли два метода эксперимен-

тального определения логарифмического декремента

колебаний: метод затухающих колебаний и метод амп -

литудно-частотной характеристики (рис. 3). Они под-

робно описаны в литературе [20–23] и получили широ -

кое распространение на практике.

Кроме определения коэффициентов конструкцион -

ного демпфирования лопаток на вибростенде, возможно

также использовать приближенную оценку коэффициен-

Рис. 1. Схема экспериментальной установки:

1 – блиск с исследуемой лопаткой; 2 – тензорезисторы; 3 – колодка соединительная; 

4 – вибростенд; 5 – усилитель мощности; 6 – тензоусилитель; 7 – персональный компьютер

Рис. 3. Параметры для определения логарифмического декремента колебаний:

а – метод затухающих колебаний; б – метод амплитудно-частотной характеристики

Рис. 2. Установленный на вибростенде блиск
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тов демпфирования лопаток компрессора в процессе

работы двигателя. Для этого на основе результатов

тензометрирования строят зависимость амплитуды ре -

зонансных колебаний (A) от частоты возбуждения (f ):

A = A(f (t));   f (t) = nW(t) , (4)

где n – порядок гармоники, по которой возбуждается

резонанс; W(t) – частота вращения рабочего колеса. При

этом изменение центробежной силы и, как следствие

этого, изменение условий взаимодействия лопатки и

диска не учитываются. Стоит отметить, что определен -

ный таким образом параметр демпфирования включает

как конструкционную, так и аэродинамическую состав-

ляющую.

Расчет аэродинамического демпфирования. Конст -

рукционное демпфирование лопаток достоверно может

быть определено лишь экспериментальными методами,

тогда как аэродинамическое демпфирование лопаток

в рабочих условиях, требующее использования уни -

кальных стендов для экспериментального определения

[11; 20; 24], может быть получено из численного экспе -

римента. На этапе проектирования, когда полное демпфи-

рование из результатов тензометрирования неизвестно,

расчетное определение аэродинамического демпфиро -

вания и выбор конструкционного демпфирования из

базы испытаний аналогичных лопаток являются един -

ственным адекватным способом оценки полного демп-

фирования лопатки.

Аэродинамическое демпфирование определяется

на основе метода прогнозирования флаттера [5; 8], при-

менимого в случае, когда влияние потока воздуха на

собственные колебания лопаток незначительно, а тече -

ние в межлопаточном канале безотрывно. Метод заклю-

чается в проведении нестационарного расчета лопаток

рабочего колеса с заданием амплитуды колебаний по

собственной форме в вакууме и вычислении работы

(W), совершенной нестационарным давлением над

колеблющейся лопаткой за один период колебаний:

(5)

где Tк – период колебаний лопатки; S – поверхность

лопатки; p – возмущение давления; nл – нормаль к по -

верхности лопатки; vл – скорость точек лопатки; t0 –

начальный момент времени; x, y, z – пространственные

координаты. Расчеты проводятся для волны деформа -

ций, бегущей против вращения колеса, характерной для

резонансных колебаний, по форме колебаний лопатки

с числом узловых диаметров равным порядку гармо -

ники, вызывающей резонанс. Для задания бегущей назад

волны деформаций для соседних с центральной лопаткой

профилей учитываются соответственно запаздывания

и опережения по времени изменения амплитуд колеба -

ний применительно к характерному для данного числа

узловых диаметров сдвигу фаз [10]. Полученное зна -

чение работы используется для вычисления логариф-

мического декремента аэродинамического демпфирова-

ния (lаэро):

(6)

где rл – плотность материала лопатки; wл – собственная

круговая частота колебаний лопатки; fл – распределение

амплитуды перемещений по собственной форме коле -

баний лопатки; V – объем лопатки.

Расчет возбуждения колебаний лопатки при перемен-

ном аэродинамическом воздействии. При определе -

нии амплитуды вынужденных колебаний лопатки как

упругого тела общепринятым является решение задачи

в частотной области. Это предполагает, что лопатка ста-

тически деформирована под действием стационарной

составляющей внешней силы (в рассматриваемых рас -

четах – под действием центробежной силы) и поля тем-

пературы и на нее дополнительно действует заданное

нестационарное внешнее давление, полученное в резуль-

тате аэродинамического расчета неустановившегося

течения. Это периодическое воздействие приводит к воз-

буждению вынужденных колебаний лопаток рабочего

колеса, которые могут иметь большую амплитуду в слу-

чае резонанса. Определяющими в амплитуде резонанс -

ных колебаний с гармоникой n-го порядка являются

соответствующие sin- и cos-гармоники разложения ста-

тического давления, задающего переменное силовое

воздействие воздушного потока на лопатку, в ряд Фурье

по времени (t):

(7)

где T= 1/W; W – физическая частота вращения рабочего

колеса.

Амплитуда резонансных колебаний лопатки комп -

рессора определяется численно – методом конечных

элементов. На первом шаге проводится расчет статичес-

кого напряженно-деформированного состояния, вызван-

ного действием центробежной силы, давления набега -

ющего потока на поверхность лопатки (при необходи-

мости его учета) и температуры, являющихся результа -

тами аэродинамического и теплового расчетов. При этом

учитываются конечные деформации (геометрическая

нелинейность). На втором шаге рассматривается гармо-

нический отклик на заданное периодическое воздействие
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в виде распределения статического давления по лопатке,

которое приводит к возбуждению колебаний лопатки.

Данный расчет проводится в рамках линейной теории

упругости. После дискретизации объема лопатки мето -

дом конечных элементов задача определения гармони-

ческого отклика описывается следующей системой урав-

нений движения [25]:

где M и K – конструкционные матрицы (касательных)

масс и жесткости, соответствующие напряженно-дефор-

мированному состоянию лопатки, рассчитанному на

первом шаге; B – матрица полного демпфирования;

– векторы перемещений, скоростей и ускорений;

P – вектор нагрузки. При рассмотрении гармонического

движения задача сводится к определению амплитуды

перемещения лопатки:

u(t) = û(w)eiwt ;   P(t) = P̂(w)eiwt ;

(-w2
M + iwB +K )û = P̂(w). (8)

В вещественном представлении динамическая на -

грузка на лопатку, определенная в результате аэродина-

мического расчета (7), имеет вид

Re(P̂eiwt) = Pcoscos(wt) + Psinsin(wt) , (9)

следовательно, комплексная форма вектора нагрузки

в (8) принимает вид

P̂(x, y, z) = Pcos(x, y, z) - iPsin(x, y, z). (10)

При этом распределение нагрузки по поверхности ло -

патки должно быть предварительно интерполировано

с аэродинамической сетки на сетку упругой модели.

Задача гармонического отклика решается для интервала

частот с границами w = wn ± Dw, где wn – собственная

частота колебаний лопатки, для определения макси -

мума амплитудно-частотной характеристики.

Как можно видеть, алгоритм расчета амплитуды

резонансных колебаний в целом стандартный. Принци-

пиальной новизной данной работы является дальнейшая

проверка приведенных в начале параграфа гипотез

о преобразовании ступенями компрессора входной ок -

ружной неравномерности, которые в случае подтверж-

дения позволят значительно ускорить расчет нестацио -

нарного поля давления, возбуждающего резонанс.

Исследуемая модель

В работе рассматривался компрессор низкого давления,

состоящий из двухопорного ротора с тремя рабочими

колесами типа «блиск» и направляющими аппаратами

(рис. 4). Применительно к данному компрессору ранее

были проведены испытания для определения характе -

ристик интерцепторов, имитирующих условия эксплуа-

тации двигателя в полете и в стартовых условиях. Газо-

динамические параметры потока воздуха на входе в воз-

духозаборник – окружную (Dsо) и радиальную (Dsр)

неравномерность, а также пульсации потока (e) – изме -

ряли устройством с шестью гребенками полного давле-

ния и шестью датчиками пульсаций. Интерцепторы

устанавливали во входном трубопроводе стенда таким

образом, чтобы ось интерцептора совпадала с осью тру-

бопровода и осью гребенки полного давления. Получен-

ные характеристики интерцепторов удовлетворительно

совпали с данными, полученными при измерениях

в составе самолета в стартовых и полетных условиях.

После этого вибронапряженность рабочих лопаток комп-

рессора исследовали в составе двигателя в стендовых

условиях. Испытания проводили как с гладким входом,

так и с интерцепторами, имитирующими входную не -

равномерность потока воздуха в стартовых и полетных

условиях. В процессе испытаний был зафиксирован ре-

зонанс рабочих лопаток первой ступени с гармоникой

второго порядка, вызванной входной окружной неравно-

мерностью, для полетных условий на режиме работы

компрессора с частотой вращения nф = 75,3%. Данный

режим используется ниже для валидации результатов

расчета.

С целью проверки гипотезы 1 (см. предыдущий

параграф), было исследовано несколько расчетных мо -

делей (табл. 1, рис. 5), в трех из которых – С1, С2, С3 –

часть колес была представлена полными (360°) лопаточ-

ными венцами, а остальные – одним межлопаточным

каналом, на боковых поверхностях которого задавали

условие циклической симметрии. Эти модели исполь -

зовали для расчета функций xi, i-1(r) применительно

к каждой ступени отдельно в соответствии с первой

гипотезой. Кроме того, в качестве эталона была исполь-

зована полная модель (П) компрессора, состоящая из

360-градусных моделей всех венцов статора и ротора.

Для изучения влияния качества аэродинамической

сетки (гипотеза 3) применительно к каждой модели

Рис. 4. Модель компрессора
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были рассмотрены четыре варианта структурирован -

ной гексаэдральной сетки:

1) мелкая сетка с разрешенными пограничными

слоями вблизи стенок, включая модель радиального

зазора между корпусом и лопаткой;

2) очень крупная (грубая) сетка в ядрах межлопа -

точных каналов с разрешенными пограничными слоями,

включая модель радиального зазора;

Рис. 5. Аэродинамические модели:

а – модель С1; б – модель С2; в – модель С3; г – полная модель (П) компрессора

Табл. 1. Состав аэродинамических моделей

Модель С1 С2 С3 П

Полный лопаточный венец
Входная область, 
РК1, НА1, РК2

РК2, НА2, РК3 РК3, НА3 Все венцы

Один межлопаточный канал НА2, РК3, НА3 НА3 Нет Нет

Примечание. РК – рабочее колесо, НА – направляющий аппарат.

Табл. 2. Структура расчетной сетки межлопаточного канала рабочего колеса первой ступени

Сетка
Пограничный 

слой
Показатель роста ячеек 

в пограничном слое
Количество слоев в ядре потока 

(по радиусу ´ по окружности ´ по оси)
Количество

ячеек

1 + 1,22 35 ´ 23 ´ 69 344 850

2 + 2 15 ´ 17 ´ 51 53 500

3 – – 25 ´ 17 ´ 51 27 430

4 – – 35 ´ 23 ´ 67 74 000

Табл. 3. Количество контрольных объемов в моделях 
с разным разрешением расчетной сетки (в миллионах)

Сетка С1 С2 С3 П

1 30,9 32,6 22,1 65,0

2 5,0 7,1 4,7 12,2

3 2,2 2,5 1,8 4,8

4 7,0 7,8 5,8 15,4

Рис. 6. Расчетная сетка межлопаточного канала рабочего колеса первой ступени 

(распределение узлов в ядре потока и вблизи твердых стенок):

а – сетка 1; б – сетка 2; в – сетка 3; г – сетка 4
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3) крупная сетка в ядре потока межлопаточных ка -

налов без разрешения пограничного слоя и без радиаль-

ного зазора между корпусом и лопаткой;

4) мелкая сетка в ядре потока межлопаточных кана-

лов без разрешения пограничного слоя и без радиаль -

ного зазора между корпусом и лопаткой.

Более подробно структура сеток показана в табл. 2

и на рис. 6 на примере рабочего колеса первой ступени.

Полные размеры сеток приведены в табл. 3.

Параметры течения на входе в компрессор задавали

так, чтобы неравномерность в распределении полного

давления соответствовала экспериментальным данным

(рис. 7): входное поле полного давления было получено

экстраполяцией показаний датчиков полного давления,

установленных за интерцептором, на резонансном ре -

жиме. Остальные входные газодинамические параметры

считаются однородными. Нестационарные расчеты были

выполнены методом контрольных объемов [26] посред-

ством коммерческого CFD-решателя с использованием

ряда собственных программ для задания граничных ус-

ловий и последующей обработки результатов (включая

преобразование из физического пространства в прост -

ранство Фурье и обратно). Решались уравнения Навье –

Стокса для сжимаемого совершенного газа (воздуха),

осредненные по Рейнольдсу, замыкаемые моделью тур-

булентности SST. На входе в расчетную область задавали

распределение полных давления и температуры и стан-

дартные для входа характеристики турбулентности, на

выходе – среднее статическое давление, на поверхнос -

тях твердых тел ставили условие прилипания с исполь-

зованием стандартных пристенных функций (для моде-

лей с разрешенным пограничным слоем) или условие

проскальзывания (для моделей без разрешения погра -

ничного слоя). При переходе от стационарных к враща-

ющимся доменам ставили условие равенства скалярных

величин потоков.

Результаты

Проверка гипотез. Чтобы вычислить амплитуду каж -

дой гармоники An(r, zi) при фиксировании положения

рабочего колеса, на каждом шаге по времени выполня -

лось преобразование Фурье по окружной координате.

Сначала было проверено, что амплитуда и фаза гармо -

ник незначительно зависят от углового положения ра-

бочего колеса (рис. 8).

Высокочастотные отклонения амплитуд соответст -

вуют частоте следования лопаток. При исследовании

крупномасштабных неоднородностей этими отклоне -

ниями можно пренебречь, так как они не влияют на рас-

сматриваемые в настоящей работе низкочастотные резо-

нансы. Как видно из рис. 8, после отфильтровки высоко-

частотных пульсаций амплитуды гармоник близки к по-

стоянным значениям. Далее для ускорения вычислений

An(r, zi) осредняли по периоду вращения рабочего ко -

леса и считали константами.

Для вычисления коэффициентов xi, i-1(r) сначала

использовали модель C1, для которой задавали распре -

Рис. 7. Параметры течения:

а – распределение отнесенного к 1 атм полного давления 

на входе в компрессор; б – осредненная по радиусу

амплитуда первых шести гармоник полного давления

An(z0) перед первой ступенью

Рис. 8. Зависимость от времени амплитуды гармоник полного давления перед первой ступенью (T – период вращения ротора)
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деление параметров потока на входе (см. рис. 7). После

расчета этой модели вычисляли амплитуды гармоник

на выходе первой ступени, которые использовали для

задания входных граничных условий в модели C2. Затем

модель C2 использовали для получения амплитуд гар -

моник на выходе второй ступени. Аналогичным образом

проводили расчет модели C3. Модель полного компрес-

сора использовали для расчета эталонного суммарного

изменения амплитуды гармоники – x3,0(r), а также из -

менения амплитуд гармоник на каждой ступени.

Основная серия расчетов, обсуждаемая ниже, была

выполнена с использованием сетки 3. Результаты иссле-

дования влияния разрешения аэродинамической сетки

приведены в следующем подпараграфе.

На рис. 9 показаны функции xi, i-1(r), осредненные

по радиусу (для удобства анализа), которые отражают

передачу ступенями компрессора неравномерности

в распределении полного давления. Видно, что модели

С1, С2 и С3 дают значения близкие к значениям, полу -

ченным с помощью эталонной модели полного комп-

рессора. Эти результаты подтверждают гипотезу 1.

С целью проверки линейности действия каждой

ступени на амплитуды гармоник было проведено иссле-

дование с различными параметрами входной неодно -

родности (рис. 10). Первый расчетный случай представ-

ляет собой первоначально измеренную неравномерность

потока на входе (An ´ 1). Во втором случае рассматри -

вали возмущение, в три раза превышающее исходное

(An ´ 3). Третий случай соответствует входному возму -

щению с утроенной амплитудой A1, остальные ампли-

туды были заданы без изменений (A1 ´ 3, остальные

An´ 1). Наконец, был рассмотрен случай с увеличенной

в три раза амплитудой A1 и нулевыми остальными амп -

литудами (A1 ´ 3), а также случай с исходной амплиту-

дой A2 и нулевыми другими амплитудами (A2 ´ 1). Ре -

зультаты, представленные на рис. 10, показывают хоро-

шее согласование между рассмотренными случаями,

за исключением несколько большего отклонения на

первой ступени для гармоники второго порядка.

Стоит отметить, что при исследовании колебаний

лопаток мы стремимся предсказать только порядок

амплитуды динамических напряжений, а не ее точное

значение. Это связано с существенным влиянием конст-

рукционного демпфирования лопаток на результат рас -

чета амплитуды колебаний. Для проектируемых лопаток

конструкционное демпфирование обычно заранее неиз-

вестно и должно устанавливаться на основе коэффи -

циентов демпфирования, определенных по результатам

измерений для аналогичных типов лопаток. Дополни -

тельными факторами неопределенности являются тех-

нологические допуски, которые приводят к расстройке

частот колебаний рабочих лопаток и варьированию из -

Рис. 9. Зависимость от n коэффициентов x1,0, x2,1 и x3,2, осредненных по радиусу

Рис. 10. Зависимость от n коэффициентов x1,0, x2,1 и x3,2, осредненных по радиусу, 

вычисленных для разных комбинаций гармоник, обусловленных входной неравномерностью

Рис. 11. Зависимость от n коэффициентов x1,0, x2,1 и x3,2, осредненных по радиусу, 

вычисленных для разных аэродинамических сеток
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меренных резонансных амплитуд у разных экземпляров

компрессора. Эти особенности не позволяют количест -

венно точно рассчитать резонансную амплитуду, поэтому

мы стремимся рассчитать лишь порядок ее величины,

что обычно достаточно для разработчиков двигателей.

Именно поэтому согласование рассчитанных переда -

точных коэффициентов xi, i-1, полученных для различ-

ных параметров входного возмущения на рис. 10,

удовлетворительно для инженерных расчетов. Таким

образом, гипотеза 2 также подтверждается.

Отметим, что из рис. 10 следует, что действие сту -

пени на неоднородность может быть как ослабляющим

(xi, i-1 < 1), так и усиливающим (xi, i-1 > 1). В результате

можно ожидать, что при удалении от входного тракта,

где возникла окружная неоднородность, ее интенсив -

ность может в некоторых случаях усиливаться.

Влияние качества аэродинамической сетки. Рассмот-

рим теперь влияние пространственного разрешения

сетки на передаточные коэффициенты. Результаты, пока-

занные на рис. 11, получены для модели С1 с сеткой 1

и модели полного компрессора с сетками 2, 3 и 4. Они

демонстрируют удовлетворительное согласование, хотя

некоторое различие между результатами на разных сет-

ках имеется. Следовательно, некоторое укрупнение

в ядре потока возможно, но допустимая для инженерных

расчетов степень этого укрупнения должна быть обосно-

вана при исследовании сходимости по сетке.

Влияние же пограничного слоя и радиального зазора

на крупномасштабные структуры течения оказывается

незначительным. В частности, результаты для сеток

1 и 4 для большей части моделей и кратностей частоте

вращения различаются слабо. Эти аэродинамические

сетки отличаются только наличием/отсутствием разре -

шения пограничного слоя и радиального зазора между

корпусом и лопаткой, тогда как ядро потока межлопа -

точного канала имеет одинаковое пространственное

разрешение. Таким образом, использование сеточной

модели без пограничного слоя и радиального зазора

с заданием граничного условия проскальзывания на

стенках существенно уменьшает размер модели и время

расчета, не снижая качество расчета передаточных коэф-

фициентов.

Наиболее подходящей для исследования оказалась

сетка 3: она не имеет пограничного слоя и радиального

зазора и имеет более низкое разрешение ядра потока,

чем исходная сетка 1, но все же приемлемое с точки

зрения вычисления передаточных коэффициентов xi, i-1.

На рис. 12 в качестве примера показано распределе-

ние амплитуды и фазы второй гармоники (n = 2) разло -

женного в ряд Фурье статического давления на поверх-

ности лопатки рабочего колеса первой ступени: разные

сетки дали достаточно близкие результаты. Таким обра-

зом, при правильном определении входных пульсаций

давления в ступени по упрощенным (огрубленным) мо-

делям распределение давления по лопатке – т.е. действу-

ющая на нее нагрузка – также вычисляется корректно.

Амплитуда вынужденных колебаний. Расчет ампли -

туды резонансных колебаний проводили на режиме

с физической частотой вращения nф = 75,3%, на кото -

ром при испытаниях на частоте 356 Гц наблюдался

резонанс с гармоникой n = 2, обусловленной входной

окружной неравномерностью (рис. 13). Максимальное

при испытаниях значение напряжений, зафиксированное

корневым тензодатчиком, составило 38,4 МПа.

Для расчетов использовали конечно-элементную

модель лопатки, состоящую примерно из 77 тыс. конеч-

ных элементов. Перо лопатки и диск моделировали 

20-узловыми гексаэдральными элементами, галтельные

переходы пера в хвостовик – тетраэдральными элемен -

тами. На боковых поверхностях диска задавали условие

циклосимметрии, в месте крепления колеса – условие

жесткой заделки (нулевые перемещения). Решали линей-

ную задачу гармонического отклика лопатки на задан -

ное гармоническое воздействие в виде распределенного

по поверхности пера статического давления, соответст-

вующее n = 2. Расчет проводили в коммерческом прог -

Рис. 12. Распределение амплитуды (а) и фазы (б) второй гармоники (n = 2) при разложении статического давления в ряд Фурье
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раммном пакете с использованием ряда собственных

программ для интерполяции распределения давления

с аэродинамической сетки на твердотельную сетку,

задания граничных условий и обработки результатов.

При определении резонансной амплитуды задавали

суммарный логарифмический декремент колебаний

лопатки:

l = lк + lаэро = 0,2024 , (11)

где lк – экспериментально полученный конструкцион-

ный логарифмический декремент колебаний; lаэро –

рассчитанный аэродинамический логарифмический

декремент колебаний. Значение суммарного декремента

соответствовало уровню демпфирования, определенному

при испытании двигателя.

Результаты показывают, что амплитуды резонанс -

ных напряжений для различных аэродинамических сеток

в зоне расположения тензодатчика несколько отлича -

ются друг от друга, но близки по порядку (рис. 14).

Амплитуда радиальных напряжений, МПа

Сетка 1 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 18,2

Сетка 3 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 17,3

Сетка 4 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 20,3

Данное различие объясняется некоторой разницей

в распределении амплитуды и фазы давления на поверх-

ности лопатки, полученной на разных сетках. Погреш-

ность относительно измеренных напряжений составляет

~50%. Вместе с тем целью расчетов является определе-

ние порядка резонансной амплитуды, так как ее факти -

ческое значение на испытанном двигателе зависит от

многих неизвестных факторов, в первую очередь от лога-

рифмического декремента колебаний и технологичес -

ких допусков. Полученное согласование результатов

расчета и эксперимента можно считать приемлемым.

Заключение

Разработан упрощенный (инженерный) метод расчета

амплитуд резонансных колебаний лопаток, вызванных

гармониками низшего порядка. Его применение ограни-

чено следующим условием: порядок гармоник должен

быть намного меньше минимального среди всех ступе -

ней количества лопаток рабочего колеса и направляю-

щего аппарата. Это условие приводит к разделению

масштабов неоднородностей потока: крупномасштаб -

ные неравномерности связаны с гармониками низшего

порядка, неравномерности малого масштаба обуслов -

лены гармониками высокого порядка, вызванными аэро-

динамическими следами лопаток.

Путем численного анализа полной модели комп -

рессора и моделей отдельных ступеней показано, что

каждая ступень действует как линейное преобразование

Рис. 14. Результаты расчета:

а – распределение суммарных перемещений, форма 1,

m = 2; б – распределение радиальных напряжений

Рис. 13. Экспериментальные данные об исследуемом режиме:

а – диаграмма Кэмпбэлла (m – число узловых диаметров); б – спектр напряжений
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поля параметров течения. Так, для коэффициентов раз -

ложения параметров течения передаточные функции

(x), описывающие изменение ступенями амплитуд гар -

моник, обладают следующими свойствами: 1) они не

зависят от амплитуды входной неравномерности; 2) гар-

моники разного порядка преобразуются ступенью неза-

висимо; 3) изменение амплитуды гармоники при прохож-

дении нескольких ступеней представляет собой после -

довательное умножение коэффициентов x, соответству-

ющих проходимым ступеням.

Также показано, что пограничные слои у поверх -

ности лопаток, корпуса и ступицы не оказывают суще-

ственного влияния на расчет крупномасштабных нерав-

номерностей течения из-за своих малых масштабов.

Поэтому в аэродинамических расчетах можно исполь -

зовать упрощенные модели ротора и статора, ставя ус-

ловие проскальзывания на стенках, не имеющих зазора

между лопаткой и корпусом, а также не сгущая конечно-

объемную сетку вблизи твердых границ. Однако для

более полной оценки влияния качества сетки, особенно

в ядре потока межлопаточных каналов, требуется даль-

нейшее исследование допустимого огрубления расчет -

ных моделей на различных объектах и режимах.

Хотя на первый взгляд естественно ожидать, что при

удалении от входа вглубь тракта компрессора окружная

неравномерность должна ослабевать из-за ее раздроб -

ления и, как следствие, потери интенсивности при

встрече с последовательно стоящими ступенями комп -

рессора, расчеты показывают, что в действительности

возможно усиление неоднородности на ступенях, из-за

чего эффект окружной неравномерности может быть

интенсивнее в более удаленных от входа ступенях.

С учетом приведенных результатов был рассчитан

отклик лопатки рабочего колеса компрессора ГТД на

входную окружную неравномерность потока. Полу -

ченная амплитуда резонансных колебаний удовлетво-

рительно согласуется с результатами эксперименталь -

ных исследований, в которых наблюдался резонанс

с гармоникой второго порядка.

В связи с тем, что важным фактором, определяю -

щим амплитуду вибраций, является полное демпфиро-

вание лопаток, необходимо накапливать эксперимен -

тально полученные коэффициенты конструкционного

демпфирования лопаток разного типа и размера, с раз -

личными условиями закрепления, из разных материа-

лов, в лабораторных условиях и на двигателе, а также

численно определенные коэффициенты аэродинами -

ческого демпфирования в рабочих условиях для лопа-

ток разного типа и различных форм колебаний.
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