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Предлагается способ определения несинхронных колебаний рабочих колёс турбомашин, основан-

ный на гипотезе механического генератора. Представление ступеней турбомашины в виде генератора 
механических колебаний открывает новые возможности для трактовки результатов испытаний с целью 
поузловой доводки ГТД и позволяет повысить надёжность диагностирования несинхронных колебаний и 
механизмов их возникновения и развития. Представление рабочего колеса турбомашины в виде состав-
ной части механического генератора позволило выявить, что несинхронные колебания рабочего колеса 
определяются конструктивными особенностями ступеней рабочего колеса и направляющего аппарата. В 
статье приводятся примеры спектров результатов тензометрирования колёс вентилятора, на основании 
которых проводится анализ несинхронных колебаний рабочих колёс турбомашин. Колебания рабочего 
колеса с наличием вперёд бегущей волны деформации с коэффициентом k1 и назад бегущей волны де-
формации с коэффициентом k2 рассматриваются как вид колебаний рабочего колеса в составе механиче-
ского генератора, форма колебаний которого представлена алгебраической суммой дробных коэффици-
ентов. Алгебраическая сумма этих коэффициентов даёт кратность частоты колебаний рабочего колеса в 
составе механического генератора к частоте вращения. Предлагаемая модель генератора механических 
колебаний может быть применена для анализа несинхронных колебаний при обработке стендовых испы-
таний рабочих колёс турбомашин. 

 
Несинхронные колебания, рабочие колёса, генератор механических колебаний, вперёд бегущая 

волна, назад бегущая волна. 

В процессе вибропрочностной до-
водки газотурбинных двигателей (ГТД) 
большое внимание уделяется вопросам 
исследования вибрационного состояния 
рабочих ступеней компрессора. 

Известно, что диаметральные формы 
колебаний рабочего колеса можно пред-
ставить в виде волн (рис. 1) [1]. 

При числе диаметров, большем еди-
ницы, на окружности колеса найдётся ряд 
точек, которые всегда будут оставаться 
неподвижными. Они определяются урав-
нением  

( ) ( ) 0tpcosθnsinaW n =××= , 
где ( )θnsina ×  обозначает форму колеба-
ний, ( )tpcos n  – гармоническое движение 
и np  – частоту колебаний. 

Значения 0=q  и 2p  соответствуют 
точкам начала и конца окружности, кото-
рые в данном случае совпадают. Однако в 
случае n-ой гармоники по окружности ко-
леса имеется ещё ( )12n -  точек, в кото-
рых смещение всегда равно нулю. 

 
 

Рис. 1. Представление диаметральных форм  
колебаний колеса в виде волн перемещений 
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Такие точки, равномерно распре-
делённые по всей окружности, называ-
ются узловыми точками.  Эти точки нуле-
вого движения в системе стоячих волн, и 
через них проходят линии, в которых 
смещения всегда равны нулю. Эти линии 
называются узловыми диаметрами. Стоя-
чие волны возникают благодаря сложе-
нию волновых возмущений, распростра-
няющихся в противоположных направ-
лениях. Если амплитуды этих бегущих 
волн будут равны по величине и противо-
положны по знаку, то возникнут узловые 
диаметры. Но отражение часто оказывает-
ся неполным, и поэтому волны, бегущие в 
противоположных направлениях, не точно 
компенсируются и не образуют идеаль-
ных диаметров, в которых смещения 
строго равны нулю. В этом случае вводят 
понятие коэффициента стоячей волны. 

Представление ступеней турбома-
шины в виде генератора механических 
колебаний [2] открывает новые возмож-
ности для трактовки результатов испыта-
ний с целью поузловой доводки ГТД и 
позволяет повысить надёжность диагно-
стирования колебаний и механизмов их 
возникновения и развития. 

В отличие от электронного генера-
тора, у которого колебания на собствен-
ных частотах должны быть исключены в 
рабочем диапазоне частот, в механиче-
ском генераторе в силу объективных при-
чин такой ситуации избежать нельзя. По-
этому колебания, при которых происхо-
дит увеличение напряжений, а частоты 
лежат на прямой, описываемой уравнени-
ем для вынужденных колебаний 

kNff собвын ±= , будем называть резо-
нансными колебаниями. 

Представленная формула для выну-
жденных колебаний является универ-
сальной в том смысле, что коэффициент k, 
характеризующий диаметральную форму 
колебаний рабочего колеса, может быть 
как целым, так и дробным. 

Кратность частоты возбуждаемых 
колебаний в рабочем колесе определяют 
как отношение этой частоты к частоте 
вращения. При  k = 1 говорят о колебани-
ях по форме с одним узловым диаметром, 
при k = 2 – о колебаниях по форме с двумя 
диаметрами и т. д. 

Однако такое представление являет-
ся далеко не полным, поскольку оно по-
зволяет рассматривать только неболь-
шую часть резонансных колебаний и со-
всем не охватывает такой тип колебаний, 
как несинхронные колебания колёс тур-
бомашин, когда величина k является 
дробной. В случае дробной величины k 
следует говорить не о количестве диамет-
ров, а о кратности частоты колебаний 
данной формы к частоте вращения,  то 
есть о степени присутствия этой формы.  
Поэтому колебания рабочего колеса с на-
личием вперёд бегущей волны деформа-
ции с коэффициентом k1 и назад бегущей 
волны деформации с коэффициентом k2 
будем определять как вид колебаний ра-
бочего колеса в составе механического 
генератора, форма колебаний которого 
представлена алгебраической суммой 
дробных коэффициентов. Алгебраическая 
сумма этих коэффициентов даёт крат-
ность частоты резонансных колебаний ра-
бочего колеса в составе механического 
генератора к частоте вращения. 

В работе [3] при исследовании влия-
ния резонансного возбуждения на процесс 
развития автоколебаний было установле-
но, что развитые автоколебания происхо-
дили с частотой 820 Гц по форме с 5-ю 
узловыми диаметрами (рис. 2). 

Применяя гипотезу механического 
генератора и анализируя рассматри-
ваемый случай как резонансные колеба-
ния рабочего колеса на частоте 820 Гц, 
находим, что имеют место колебания ра-
бочего колеса в виде вперёд бегущей вол-
ны (ВБВ) с k1 = 1,807142857 и назад бе-
гущей волны (НБВ) с k2 = −4,05. 
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Рис. 2. Спектры колебаний рабочего колеса, 
 поясняющие влияние резонансного возбуждения 

 на процесс развития автоколебаний: а – на этапе 
выделения наименее устойчивых форм колебаний, 

 б – σ ≈ 5 кгс/мм2, в – режимы развитых 
 автоколебаний, σ ≈ 10 кгс/мм2 

 

Для проверки правильности получе-
ния коэффициентов k1 и k2 находим, что 
суммарный коэффициент k равен алгеб-
раической сумме k1 + k2 и составляет ве-
личину равную 5,857142857, что совпада-
ет с кратностью к оборотам частоты 
820 Гц: 820 : 140 = 5,857142857.  

Предложенный способ определения 
резонансных колебаний рабочего колеса, 
которое является составной частью меха-
нического генератора, подтверждается 
другими примерами. 

В работе [4], посвящённой иссле-
дованию явления снижения частоты соб-
ственных колебаний рабочего колеса в 
условиях возникновения флаттера, анали-
зу подвергались результаты испытаний 
двух широкохордных трёхступенчатых 
вентиляторов (рис. 3). 

В процессе испытаний выполнялось 
тензометрирование и наблюдался флат-
тер. Анализ колебаний рассматриваемых 
объектов выявил появление связанных 
колебаний рабочего колеса первой ступе-
ни в виде ВБВ деформации с превали-
рующим числом узловых диаметров n = 2, 
которые были идентифицированы как 
флаттер.  

 

 
Рис. 3. Флаттер по собственной форме с числом узловых диаметров n = 2

Используя гипотезу механического 
генератора и анализируя рассмат-
риваемый случай как резонансные коле-
бания рабочего колеса на частоте 528 Гц в 
виде ВБВ с k1 = 1,045454545 и НБВ с 
k2 = −2,954545455, находим, что суммар-
ный коэффициент k равен алгебраической 
сумме k1 + k2 и составляет величину рав-

ную 4,000000000, что совпадает с кратно-
стью к оборотам частоты 528  Гц:  
528 : 132 = 4,000000000. 

В третьем примере [5]  объектом ис-
следования являлись рабочие лопатки 
второй ступени высоконагруженного че-
тырёхступенчатого экспериментального 
вентилятора (рис. 4). 
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Рис. 4. Осциллограммы и спектры сигналов с тензометров при развитом флаттере

На рабочем режиме при увеличении 
частоты вращения вентилятора на рабо-
чих лопатках были зафиксированы нере-
зонансные колебания с высоким уровнем 
замеренных напряжений. При развитом 
флаттере возникли колебания лопаток с 
большими уровнями напряжений на час-
тоте 664 Гц. 

Используя гипотезу механического 
генератора и анализируя рассматри-
ваемый случай как резонансные колеба-
ния рабочего колеса на частоте 666 Гц в 
виде ВБВ с k1 = 1,028571429 и НБВ с 
k2 = −8,485714286, находим, что суммар-
ный коэффициент k равен алгебраической 
сумме k1 + k2 и составляет величину рав-
ную 9,514285715, что совпадает с кратно-
стью к оборотам частоты 666 Гц: 
666 : 70 = 9,514285715. 

В четвёртом примере авторы работы 
[6] исследовали причины разрушения 
компрессорных лопаток первой ступени 
двигателя SO-3. Сообщалось обо всех 28 
повреждённых лопатках рабочего колеса. 
В заключение говорилось о свободных и 
вынужденных колебаниях рабочего коле-
са первой ступени. Рассматривались три 
модели: модель A без расстройки (0 %), 
модель B – 3,6  % расстройки и модель C 
– 9,5 % расстройки, при которой величина 
максимальных напряжений увеличилась 
на 26 %, и эта модель наиболее близко со-
ответствовала экспериментальным ре-
зультатам. Была создана трёхмерная CFD-
модель первой ступени и для сравнения с 
экспериментальными результатами были 
рассмотрены вынужденные колебания как 
настроенного, так и расстроенных обло-

паченных дисков на частоте вращения 
250 Гц. 

Для модели B максимальный уро-
вень напряжений в лопатках превысил на-
строенный вариант A на 36 %. Частота 
колебаний настроенного диска, возбуж-
даемого второй гармоникой от частоты 
вращения, была около 499 Гц c ампли-
тудой напряжений около 260 МПа. Для 
модели B максимальная амплитуда напря-
жений на частоте порядка 503 Гц состави-
ла 360 МПа. Для модели C максимальная 
амплитуда напряжений на частоте 490 Гц 
(лопатка 19) составила 320 МПа. 

Используя гипотезу механического 
генератора и анализируя рассматривае-
мый случай как резонансные колебания 
рабочего колеса на частоте 492 Гц в виде 
ВБВ с k1 = 0,912 и НБВ с k2 = −1,056, на-
ходим, что суммарный коэффициент k ра-
вен алгебраической сумме k1 + k2 и со-
ставляет величину равную 1,968, что сов-
падает с кратностью к оборотам частоты 
492 Гц: 492 : 250 = 1,968. Таким образом, 
результаты подхода с позиции генератора 
механических колебаний совпадают с 
экспериментальными результатами рабо-
ты [6]  для модели C.  Следует отметить,  
что физический подход к описанию пове-
дения рабочего колеса первой ступени в 
обоих случаях также одинаковый,  по-
скольку как он основывается на привле-
чении механизма вынужденных колеба-
ний. 

В качестве пятого примера на рис. 5 
приведён спектр колебаний колеса венти-
лятора. 
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Рис. 5. Спектр колебаний колеса вентилятора

Используя гипотезу механического 
генератора и анализируя рассматри-
ваемый случай как резонансные колеба-
ния рабочего колеса на частоте 258 Гц в 
виде ВБВ с k1 = 0,818181818 и НБВ с 
k2 = −3,090909091, находим, что суммар-
ный коэффициент k равен алгебраической 
сумме k1 + k2 и составляет величину рав-
ную 3,909090909, что совпадает с кратно-

стью к оборотам частоты 258  Гц:  
258 : 66 = 3,909090909. 

В заключение отметим, что модель 
генератора механических колебаний мо-
жет быть применена для анализа несин-
хронных колебаний при обработке стен-
довых испытаний рабочих колёс турбо-
машин.
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NONSYNCHRONOUS VIBRATIONS OF TURBOMACHINERY BLADED DISCS 
© 2014   P.A. Basov, V.G. Seleznev 

Central Institute of Aviation Motors, Moscow, Russian Federation 
The paper brings forward the method of determining nonsynchronous vibrations of turbomachinery blad-

ed discs, based on the hypothesis of mechanical generator. Turbomachinery stages represented as a mechanical 
generator open up new opportunities for test results interpretation for the purpose of gas-turbine engine mounts 
development and make it possible to improve the reliability of diagnostics of nonsynchronous vibrations and 
their occurrence and development mechanism. Turbomachinery bladed discs represented as a mechanical gen-
erator component part revealed that nonsynchronous vibrations of turbomachinery bladed disc are determined by 
design features of bladed disc and vane. The paper contains some examples of spectra for fan strain-gauging 
results, on the basis of which the analysis of nonsynchronous vibrations of turbomachinery bladed discs was 
carried out. Vibrations of bladed disc with forward and backward strain waves having coefficients k1 and k2, re-
spectively, are considered as a mode of bladed disc being a part of the mechanical generator, which vibration 
mode is presented by the algebraic sum of broken coefficients. The algebraic sum of these coefficients equals 
with a ratio of vibration frequency of bladed disc as a mechanical generator part to rotation frequency. The intro-
duced generator of mechanical vibrations model can be applied to the analysis of nonsynchronous vibrations 
when processing results of turbomachinery bladed discs rig tests. 

Nonsynchronous vibrations, bladed discs, mechanical generator, forward wave, backward wave. 
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