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Оценка динамических напряжений, возникающих при колебаниях лопаток турбома-
шины, влияет на ее надежность, вследствие чего является актуальной и значительной 
задачей. Ее решение требует математического исследования и физического экспери-
мента для определения интенсивности воздействия потока газа на лопатку и ее реак-
ции. Однако в научной литературе сравнительно мало сведений по этому вопросу. 
Рассмотрен полуэмпирический способ расчета динамических напряжений в корне 
лопатки переменного сечения при резонансных колебаниях первого тона. Эти коле-
бания можно считать самыми опасными вследствие максимальной амплитуды. Суть 
расчета заключалась в замене реальной лопатки расчетной, составленной из отдель-
ных частей с постоянным профилем, и в определении доли, которую вносит каждая 
часть в напряжение в корневом сечении. Приведен пример вычисления динамическо-
го напряжения предлагаемым способом при резонансных колебаниях первого тона 
лопатки постоянного сечения. Расчет показал, что решение сложной задачи можно 
представить в виде суммы решений более простых задач. Способ расчета можно ис-
пользовать при проектировании лопаточного аппарата турбин и компрессоров. 
Ключевые слова: лопатка переменного сечения, лопатка постоянного сечения, виб-
рирующая лопатка, резонансные колебания первого тона, динамические напряжения, 
надежность работы турбомашины 

The problem of assessing the dynamic stresses arising from vibrations of the blades of turbo 
machines is an urgent and significant problem affecting the overall reliability of the turbo 
machine. Its solution requires a mathematical study and a physical experiment to determine 
the intensity of the gas flow impact and the blade reaction. However, there is relatively little 
information in the scientific publications on this issue. The article considers a semi-
empirical method for calculating dynamic stresses at the base of a variable cross-section 
blade at the first tone resonant vibrations. These vibrations can be considered as the most 
dangerous because of the maximum amplitude. To perform the calculation a real blade was 
replaced with a calculated one, composed of separate portions with a constant profile, and 
the contribution of each part to the stress in the base section was determined. An example of 
calculating the dynamic stress by the proposed method with a resonant vibration of the first 
tone of a constant-section blade is given. The calculation showed that the solution to a com-
plex problem can be represented as a sum of solutions to simpler problems. The calculation 
method can be used in the design of turbine and compressor blades. 
Keywords: variable section blade, constant section blade, blade vibration, the first tone of 
resonant vibration, vibration dynamic stresses, turbomachinery reliable operation 
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Увеличение динамической прочности рабочих 
лопаток турбин и компрессоров на протяжении 
многих лет остается актуальной задачей [1–3]. 
Это обусловлено тем, что при обтекании лопа-
ток неравномерными потоками газа они испы-
тывают вынужденные колебания. В ряде случа-
ев эти колебания переходят в резонансные с 
большой амплитудой, что и приводит к их раз-
рушению. 

Компьютерные технологии, нашедшие ши-
рокое применение при вычислениях, суще-
ственно упрощают решение этой задачи. Тем не 
менее специалист обязан иметь в своем арсена-
ле не только прикладные программы расчета, 
но и современные инженерные методы опреде-
ления динамических напряжений в лопатках. 

Цель работы — разработка способа оценки 
динамических напряжений в корне лопатки пе-
ременного профиля. Это важно с практической 
точки зрения и полезно при подготовке студен-
тов технических вузов, обучающихся по направ-
лению «Энергетическое машиностроение». 

Известно, что для увеличения эффективно-
сти работы лопаток их профилируют (закручи-
вают) по определенным законам. В ряде случаев 
эта закрутка достигает 45…60. При вибрации 
такие лопатки испытывают изгибно-крутиль-
ные колебания, что существенно усложняет 
определение динамических напряжений, воз-
никающих в них [4–7]. 

В предлагаемом способе для лопаток со сла-
бой закруткой, у которых отношение среднего 
диаметра рабочего колеса турбомашины к пол-
ной длине лопатки d l  лежит в пределах 
6...7 10...12d l  , будем предполагать, что 
крутильная компонента колебаний отсутствует, 
и наблюдаются только чисто изгибные колеба-

ния лопатки в тангенциальном или осевом 
направлениях. 

Характеристики лопатки заметно изменяют-
ся по высоте, профили поперечных сечений 
преобразуются от активного в корне до имею-
щего повышенную реактивность на вершине. 
Учитывая это, при подготовке к расчету разде-
лим лопатку по высоте на несколько частей с 
характерным (постоянным) профилем сечения. 
Естественно, что характеристики этих профи-
лей должны быть известны. Количество частей 
может быть выбрано произвольно. 

В турбине происходит силовое взаимодей-
ствие лопатки и потока. Каждая ее часть вно-
сит свою долю в изгибающий момент, разви-
вающийся в корневом сечении вибрирующей 
лопатки. Суть предлагаемого способа заключа-
ется в том, чтобы выяснить какова эта доля 
при колебаниях лопатки с резонансной ампли-
тудой. 

Будем последовательно заменять реальную 
лопатку лопатками постоянного сечения с 
профилем, начиная с верхнего сечения и про-
двигаясь далее вниз к заделке (или в противо-
положном направлении), сохраняя первона-
чальную длину лопатки. Назовем их лопатка-
ми-моделями, колеблющимися с одинаковой 
амплитудой. 

Дальнейший ход расчета поясним на приме-
ре, для чего рассмотрим рис. 1, где лопатка для 
простоты разделена на три части. Предполо-
жим, что вся лопатка-модель длиной l  имеет 
профиль сечения № 3 (т. е. постоянное сечение) 
и колеблется по первому тону одного из ука-
занных типов. Это позволяет для определения 
изгибающего динамического момента в корне 
лопатки-модели использовать формулу, пред-
ложенную в работе [8], 

  3 1

2 3
(0) (0) ,EIM X

l


  
  (1) 

где E  — модуль упругости материала лопатки; 
3I  — минимальный момент инерции профиля 

№ 3; (0)X  — вторая производная главной 
формы в корне лопатки при колебаниях по 
первому тону, (0) 3,516X   [9, 10]; 1  — коэф-
фициент аэродинамического возбуждения ко-
лебаний лопатки (интегральная величина по 
высоте лопатки-модели); 2  — коэффициент 
аэродинамического демпфирования (инте-
гральная величина по высоте лопатки-модели); 

3  — коэффициент механического демпфиро-
вания. 

 
Рис. 1. Схемы лопатки, разделенной на части,  
и лопаток-моделей с расчетными профилями 
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Значения коэффициентов 1  и 2  опреде-
ляются по формулам, указанным в работе [11], 
для чего требуется достаточно большой объем 
исходных данных, связанных как с решеткой 
лопаток, так и с потоком. В данной задаче эти 
вычисления не приведены, чтобы оттенить 
основную методику расчета. Отметим лишь, 
что отношение 1 2 3/( )     определяет ампли-
туду колебаний лопатки и фиксировано, так 
как весь расчет идет при постоянной ампли-
туде. 

После вычисления момента, действующего 
на всю лопатку-модель, надо найти ту его часть, 
которая связана с участком № 3. Предполагаем, 
что сила давления газа равномерно распределе-
на по поверхности лопатки, поэтому эта доля 
определяется размером выделенного участка по 
отношению к размерам всей лопатки. Проще 
всего эту долю выразить через относительную 
площадь боковой поверхности лопатки, кото-
рую назовем коэффициентом  . Тогда 

  3(0) (0),M M   

где 3(0)M  — доля момента, определяемая 
участком № 3. 

Таким образом, доля участка № 3 в первом 
приближении определена. Далее необходимо 
уточнить найденную величину. Это можно сде-
лать с помощью следующих параметров: 

• коэффициента влияния 1k , учитывающего 
расстояние участка от корневого сечения ло-
патки; он определяется отклонением участка 
от нейтрального положения h  по сравнению с 
таковым для участка № 3; будем считать, что 
кривая прогибов лопатки при колебаниях из-
вестна, следовательно, для участка № 3 коэф-
фициент 1 3 3k h h , где 3h  — отклонение тре-
тьего участка от нейтрального положения; 

• коэффициента формы 2 ,k  учитывающего 
изменение кривизны поверхности участка по 
сравнению с кривизной участка № 3; в качестве 
измерителя кривизны может выступать угол 
поворота потока газа в разных частях по высоте 
рабочей лопатки: 1 2180 ( ),      где 1  и 

2  — углы входа и выхода потока из лопатки; 
следовательно, для участка № 3 коэффициент 

2 3 3 ,k     где 3  — угол поворота потока 
третьего участка. 

Тогда 
  3 1 2(0) (0).M k k M    (2) 

Очевидно, что в первом расчете 1 1k  , 
2 1k   для участка № 3. 

Далее полученное значение 3(0)M  и всех по-
следующих моментов необходимо спроектиро-
вать на главную центральную ось симметрии 
сечения № 1 (см. рис. 1). 

Следующий этап — расчет динамического 
момента 1(0),M  действующего на лопатку-
модель длиной l  с постоянным профилем № 2. 
Для этого применяем формулу (1), в которой 
использован момент инерции профиля № 2 2 :I  

  2 1
1

2 3
(0) (0) .EIM X

l


  
 

Выполняя последовательно те же действия, 
что и в предыдущем случае, получаем 

  4 1 2 1(0) (0);M k k M    (3) 

  1 2 3 ;k h h  2 2 3 ,k     

где 4 (0)M  — доля момента, определяемая 
участком № 2; 2h  — отклонение второго участ-
ка от нейтрального положения. 

Завершаем расчет определением момента 
2(0),M  действующего на лопатку-модель дли-

ной l  с постоянным профилем № 1, для чего 
применяем формулу (1), в которой использован 
момент инерции профиля № 1. Окончательное 
выражение имеет вид 

  5 1 2 2(0) (0);M k k M    (4) 

  1 1 3 ;k h h  2 1 3 ,k     

где 5(0)M  — доля момента, определяемая 
участком № 1; 1h  —  отклонение первого участ-
ка от нейтрального положения, определяемое 
по верхней стороне участка. 

Целью расчета является определение резо-
нансного напряжения в корне вибрирующей 
лопатки (0).  Находим его, используя резуль-
таты вычислений по формулам (2)–(4): 

  3 4 5

3 2 1

(0) (0) (0)(0) ,M M M
W W W

      (5) 

где 3 2,W W  и 1W  — минимальные моменты со-
противления третьего, второго и первого про-
филей лопаток-моделей соответственно. 

Следует отметить, что в расчете по форму-
ле (5) использованы проекции моментов на 
главную центральную ось симметрии участ-
ка № 1. 

После уточнения коэффициентов 1k  и 2k  
необходимо внести поправку в результат расче-
та по формуле (5). 
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Пример применения предложенного способа 
расчета. Выполним расчет динамического 
напряжения в лопатке постоянного сечения с 
защемленным хвостовиком и свободной вер-
шиной (см. рис. 2), колеблющейся в резонансе 
по первому тону. 

Исходные данные: длина лопатки l = 100 мм; 
хорда лопатки b = 25,43 мм [12]; минимальный 
момент инерции профиля I = 1,474 103 мм4; ми-
нимальный момент сопротивления профиля 
W = 244,837 103 мм3; вторая производная глав-
ной формы в корне лопатки (0) 3,516;X   соб-
ственная частота тангенциальных колебаний 
первого тона f = 882 Гц; полученные из предва-
рительных расчетов аэродинамические коэф-
фициенты    5

1 5,097 10 ,  3
2 1, 446 10 ;    ко-

эффициент механического демпфирования 
3 0,02   [11]; коэффициент 0,33  ; коэффи-

циент влияния 1 1;k   коэффициент формы 
2 1k  . 

Согласно предложенному способу, опреде-
ляем изгибающий динамический момент в кор-
невом сечении лопатки 

1

2 3
11 12 5

3

(0) (0)

2, 4 10 1, 474 10 5,097 103,516
0,1 1, 446 10 0,02

29,558 Н м.

EIM X
l
 



 
  

      
 

 

 

Так как расчетная лопатка имеет постоянное 
сечение, найденное значение момента является 
для нее точным решением. 

Лопатку предварительно разбиваем на три 
одинаковые части и, соответственно, на три 
лопатки-модели. Доля момента, приходящаяся 
на одно сечение лопатки, 

  1 2(0) (0) 1 1 0,33 29,588
9,754 H м.

iM k k M      
 

 

Сечения и высоты моделей одинаковы, по-
этому доли изгибающего момента остаются по-
стоянными по высоте лопатки. 

Сумма моментов по трем сечениям лопатки 

  
(0) 9,754 9,754 9,754

29,263 Н м
iM    

 
  

Искомое динамическое напряжение в корне 
лопатки 

  
9

(0) 29,263(0) 119,519 МПа.
244,837 10

iM
W 

   


  

Точное решение 

  
9

(0) 29,558(0) 120,726 МПа.
244,837 10

M
W 

   


 

Относительная ошибка 

  3120,726 119,519(0) 9,9 10 .
120,726

     

Это показывает, что уточнения результатов 
расчета не требуется [13, 14]. 

Выводы 
1. Предложен способ расчета динамических 

напряжений в лопатках переменного сечения, 
который можно применять при проектирова-
нии лопаточного аппарата турбин и компрес-
соров, так как он обладает относительной про-
стотой, компактностью, сокращает сроки про-
ектирования и уменьшает его стоимость. 

2. Разработанный способ можно считать по-
луэмпирическим, так как он не свободен от ис-
пользования экспериментальных данных. 

 
Рис. 2. Схема расчета динамического напряжения  

в лопатке постоянного сечения с защемленным  
хвостовиком и свободной вершиной 
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