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Рассмотрены основные причины возникновения 
вынужденных колебаний в проточной части центробежного 
компрессора. Определены опасные режимы работы 
компрессора. Проведен анализ опасных режимов и сделан 
предварительный вывод о причине разрушения рабочего 
колеса центробежного компрессора. 
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Введение. Вынужденные колебания в 
проточных частях центробежных компрессоров 
иногда приводят к разрушению рабочих колес и 
некоторых элементов проточной части. 

Часто причиной возникновения 
вынужденных колебаний являются колебания 
давления при вращении ротора компрессора, 
вызванные взаимодействием между ротором и 
неподвижными элементами компрессора 
(известные как колебания Тайлера-Софрина), 
частота которых соответствует частоте 
следования лопаток ротора при вращении, а 
также процессы в проточных частях 
центробежного компрессора, вызванные 
потоком газа, такие как аэроакустические, 
вихреобразования, помпаж и срыв потока с 
вращением [1,2]. 

Постановка задачи. В работе 
рассматривается двухступенчатый 
центробежный компрессор (ЦК) 
газоперекачивающего агрегат (ГПА) ГПА-16/76-
1.7 производства ПАО «Сумское НПО 
им. М.В. Фрунзе» (см. рис. 1 а).  

Объектом исследований являются 
рабочие колеса ротора центробежного 
компрессора, в которых и были обнаружены 
поломки (см. рис. 1б). 

Цель данной работы – определение 
опасных режимов работы центробежного 
компрессора и возможных причин разрушения 
рабочего колеса, а также выявление их связи с 
возникающими вынужденными колебаниями в 
проточной части компрессора: колебаниями 
Тайлера-Софрина и аэроакустическими 
колебаниями. Схема ступени проточной части 
компрессора представлена на рис. 1в. 

Для объяснения причин повреждения 
рабочих колес ЦК проведен комплекс 
численных исследований прочностных 
характеристик колеса, модальный анализ 
(определение собственных частот и форм 
колебаний) рабочего колеса, анализ 
взаимодействия между ротором и статором. 
Выполнен приближенный расчет собственных 
акустических частот в боковых полостях 
рабочего колеса компрессора. 
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а) 
 

      
 

б)                                  в) 
 

Рис. 1. Объект исследования: а – центробежный компрессор; б – разрушенное рабочее 
колесо; в – схема ступени проточной части компрессора: РК – рабочее колесо; ЛД – 

лопаточный диффузор; ВНА – входной направляющий аппарат; ОНА – обратный 
направляющий аппарат; SC – боковая полость между покрывным диском РК и 

диафрагмой; HC – боковая полость между основным диском РК и ОНА 
 

Оценка напряженно-
деформированого состояния. При 
проведении исследований прочности рабочего 
колеса компрессора, прежде всего, был 
выполнен уточненный расчет рабочего колеса 

на статическую прочность. Для проведения 
расчета в программном комплексе ANSYS 
была построена твердотельная модель колеса 
(рис. 2 а). 

 

   
 

а     б 
Рис. 2. РК компрессора: а – твердотельная модель колеса; б - окружные напряжения 

 
Расчет напряженно-деформированного 

состояния колеса проводился для номинальной 
частоты вращения с учетом посадки колеса на 
вал. На рис. 2 б приведены расчетные 
окружные напряжения. 

Распределение статических напряжений 
показало, что по наружному диаметру 
покрывного диска рабочего колеса (в месте 
разрушения) действуют статические 
напряжения, которые не могут привести к 
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разрушению колеса. Поэтому основное 
влияние на усталостное разрушение 
материала колеса на этом участке должны 
оказывать интенсивные вынужденные 
колебания. 

Определение собственных частот и 
форм колебаний рабочего колеса. 
Выполнены расчеты по определению 

собственных частот и форм колебания 
рабочего колеса. 

В таблице 1 приведены собственные 
частоты рабочего колеса для трех форм 
колебаний. 

На рис. 3 показаны формы колебания 
рабочего колеса с 2, 8, 9, 10 диаметральными 
узловыми линиями. 

 
Таблица 1 

Собственные частоты рабочего колеса ЦК 
 

№ 
Harmonic 

Index 
№ 

mode 
Собственные 
частоты, Гц 

№ 
Harmonic 

Index 

№ 
mode 

 

Собственные 
частоты, Гц 

 

1 565,43 1 3063,7 
2 

2 2108,4 
9 

2 3859,8 

1 2787.1 1 3333,0 
8 

2 4012.8 
10 

2 3739,0 
 

    
 

Рис. 3. Собственные формы колебания рабочего колеса с 2, 8, 9, 10 диаметральными 
узловыми линиями 

 
Определение порядка моды окружных 

колебаний возникающих в результате 
взаимодействия между ротором и 
статором. Количество диаметральных 
узловых линий вынужденных колебаний 
Тайлера-Софрина характеризуется порядком 
моды окружных колебаний mTS, который можно 
определить из следующего выражения [2] 

mTS = hРКzРК + hЛДzЛД + hОНАzОНА + hВНАzВНА ,    (1) 
где zРК – количество лопаток РК, zЛД – 
количество лопаток ЛД, zОНА – количество 
лопаток ОНА, zВНА – количество лопаток ВНА, 
hРК – показатель, охватывающий 
положительные целые числа (для расчета 
взяты значения -1,2,3), hЛД,hОНА,hВНА – 
показатели, охватывающие положительные и 
отрицательные целые числа (для расчета 
взяты значения -3,-2,-1,0,1,2,3). 

Номер частоты гармонической 
составляющей воздействия mR

TS  определяется 
по следующей формуле  

 
mR

TS = hРКzРК + hОНАzОНА + hВНАzВНА .          (2) 
 

Колебания Тайлера-Софрина 
характеризуются частотами во вращающейся 
системе отсчета, связанной с рабочим 
колесом, которые определяются по формуле: 

ωR
TS= ωS

shaft∙| hРКzРК + hОНАzОНА + hВНАzВНА|,   (3) 
где параметр ωS

shaft обозначает угловую 
скорость вала ротора в неподвижной системе 
отсчета. 

Основные данные для расчета мод и 
частот колебаний следующие: количество 
лопаток РК  - 25; количество лопаток ЛД - 23; 
количество лопаток ОНА - 16; количество 
лопаток ВНА – 20; показатель h, охватывающий  
положительные и отрицательные целые числа, 
– 3; количество форм колебаний РК – 13. 
Расчетные исследования проведены для двух 
режимов работы компрессора - для частоты 
вращения ротора 5200 об/мин и для частоты 
вращения ротора 4900 об/мин. 

В таблица 2 представлены некоторые 
результаты расчета мод mTS, номера частот 
гармонических составляющих воздействия 
mR

TS и возбуждающие частоты при частоте 
вращения ротора 5200 об/мин 
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Таблица 2 
Результаты расчета мод, гармонических составляющих и возбуждающих частот 

 

m
TS

 h
РК

 h
дифф

 h
ОНА

 h
ВНА

 m
R
 
TS

 ω
R

TS, Гц 

0 1 -3 -1 3 25 2166,7 
-4 1 -3 0 2 29 2513,3 
4 1 -3 3 0 21 1820,0 
-8 1 -3 1 1 33 2860,0 
8 1 -3 2 1 17 1473,3 
-9 1 -2 -3 3 34 2946,7 
9 2 -3 -2 3 41 3553,3 
-7 2 -3 -3 3 57 4940,0 
7 1 -2 -2 3 18 1560,0 
-6 1 -1 -3 2 31 2686,7 
6 1 -1 -1 1 19 1646,7 

-10 1 -1 -1 1 35 3033,3 
10 1 -1 -2 2 15 1300,0 
2 1 -1 0 0 23 1993,3 
-3 1 0 -3 1 28 2426,7 
-3 2 -3 1 0 53 4593,3 
5 2 -3 -1 2 45 3900,0 
-8 2 -2 -2 1 58 5026,7 
8 2 -2 -1 1 42 3640,0 

 
Определение собственных 

акустических частот в боковых полостях 
РК. Акустические колебания в боковых 
полостях рабочего колеса ЦК могут создавать 
дополнительные возбуждающие воздействия 
на диски РК и в случае совпадения частоты и 
формы колебаний с возбуждающими 
воздействиями Тайлера-Софрина могут стать 
причиной разрушения рабочего колеса 
компрессора. 

В нашем случае боковые полости РК 
компрессора имеют простую форму, близкую к 
радиальному зазору между дисками колеса и 
корпусными деталями проточной части 
компрессора, поэтому для определения 
собственных акустических частот в боковых 
полостях РК были использованы 
приближенные зависимости. Выражение, для 
расчета собственных аккустических колебаний 
имеет следующий вид [2]: 

 

   



 S

swirlacm
axl
M axj

M axR
smnaS

acmnj 
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






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








2
1

222121
2

2
,                          (4) 

 

где  Sac
S
acmnj  – частота собственных 

колебаний в полости в неподвижной системе 
отсчета с acmm ~  диаметральными узловыми 

линиями, acnn   узловыми окружностями и 

acjj ~  осевыми узлами. a  – скорость звука,  

M ax  – постоянное число маха для колебаний в 

осевом направлении, axl  – осевая длина 

камеры, 2R  – наружный радиус, Sswirl  – 

угловая скорость вращения газа в боковой 
полости, smn  – корень характеристического 
уравнения: 
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   

Rir

dr

smnR
r

mdY

smnJmsmnYm
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22 ,                             (5) 

 
где Jm и Ym – функции Бесселя m-го порядка 
первого и второго рода. 

Найденные собственные частоты в 
боковых полостях РК были использованы при 
построении диаграмм для анализа 
гармонических возбуждающих воздействий 
рабочего колеса компрессора. 

Построение диаграмм для анализа 
гармонических возбуждающих 
воздействий. Диаграммы для анализа 

гармонических возбуждающих воздействий 
строятся для всех найденных мод, 
приведенных в таблице 2. Для рабочего 
диапазона компрессора наносятся также линии 
собственных акустических  частот в боковых 
полостях РК. 

На рис. 4 представлены диаграммы для 
анализа гармонических возбуждающих 
воздействий для мод с порядком mTS= 8, 10.   

 

  
Рис. 4. Диаграммы для анализа гармонических возбуждающих воздействий для мод  

с порядком mTS= 8, 10 
 

Частота в системе отсчета, связанной с 
рабочим колесом, отображается по 
горизонтальной оси X, а частота вращения 
ротора отображается по вертикальной оси Y. 
Красные вертикальные линии обозначают 
частоты собственных механических колебаний 
рабочего колеса, которые предполагаются 
постоянными для различных частот вращения 
ротора (без учета повышения жесткости 
конструкции). Синие линии обозначают частоты 
вынужденных колебаний, вызванных 
колебаниями Тайлера-Софрина, в системе 
отсчета, связанной с ротором. Фиолетовая и 
розовая линии, обозначают частоты 
собственных акустических колебаний в системе 
отсчета, связанной с ротором для покрывного и 
основного диска, соответственно. Зеленые 
линии ограничивают диапазон работы 
компрессора (nmin=3640 об/мин  и nmax=5460 
об/мин) и два режима его работы (n=5200 
об/мин и n=4900 об/мин). На диаграммах видно 
совпадение возбуждающих частот Тайлера-
Софрина и форм колебаний с первыми 

собственными частотами и формами колебаний 
колеса в рабочем режиме работы компрессора. 

Рабочие режимы компрессора, которые 
могут рассматриваться как критические, 
возникают при совпадении частоты 
вынужденных колебаний Тайлера-Софрина, 
частоты собственных механических колебаний 
элементов конструкции и частоты собственных 
акустических колебаний. Учитывая то, что 
приближенный расчет собственных частот 
акустических колебаний в боковых полостях РК 
по формулам 4 и 5 дает погрешность порядка 
10%, то, исходя из диаграммы, можно считать, 
что критический рабочий режим возникает для 
формы колебаний с восемью диаметральными 
узловыми линиями и может стать причиной 
разрушения рабочего колеса компрессора.  

Выводы. Проведенные исследования 
позволили лучше понять проходящие процессы 
в проточной части центробежного компрессора. 
С помощью проведенного комплекса 
исследований работы рабочего колеса 
компрессора и построенных диаграмм для 
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анализа гармонических возбуждающих 
воздействий определен наиболее опасный 
режим работы компрессора. Сделаны 
предварительные выводы о возможной 
причине разрушения рабочего колеса - 
причиной разрушения рабочего колеса 
является работа центробежного компрессора 
на критическом режиме.  
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ВИЗНАЧЕННЯ НЕБЕЗПЕЧНИХ РЕЖИМІВ 

РОБОТИ ВІДЦЕНТРОВОГО КОМПРЕСОРА, 
ЩО ПРИЗВОДЯТЬ ДО РУЙНУВАННЯ 

РОБОЧИХ КОЛІС 
 

Анотація. Розглянуто основні причини 
виникнення вимушених коливань в проточній 

частині відцентрового компресора. Визначено 
небезпечні режими роботи компресора. 
Проведено аналіз небезпечних режимів і 
зроблено попередній висновок про причину 
руйнування робочого колеса відцентрового 
компресора. 

Ключові слова: вимушені коливання, 
відцентровий компресор, небезпечні режими, 
робоче колесо, руйнування. 

 
DEFINITION DANGEROUS OPERATION OF 

CENTRIFUGAL COMPRESSORS, LEADING TO 
THE DESTRUCTION OF IMPELLERS 

 
Annotation. The main causes of forced 

vibration in the flow path of the centrifugal 
compressor were considered. Dangerous 
operating conditions of the compressor were 
determined. Dangerous operating conditions have 
been analysed. Conclusions on rupture courses of 
centrifugal compressor impeller have been done. 

Key words: forced vibration, centrifugal 
compressor, dangerous conditions, impeller, 
rupture. 

 

 


