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Вибрационная надежность лопаточного аппарата осевых компрессоров газовой турбины напрямую определяет ре-

сурс и безопасность газотурбинных двигателей. Локальные сколы входных кромок, возникающие при попадании посто-
ронних предметов, неизбежно изменяют распределение массы и жесткости пера. Это смещает собственные частоты 
колебаний и провоцирует резонансы от гармонических возбуждений, что требует обязательного учета влияния подоб-
ных повреждений в реальных эксплуатационных режимах. Исследование посвящено количественной оценке влияния ско-
лов входной кромки, смоделированных в корневой (root) и периферийной (periphery) зонах, на динамическое поведение ра-
бочей лопатки первой ступени. Ключевой особенностью данной работы является учет жесткостного эффекта враще-
ния и моделирование влияния центробежных сил на рабочую лопатку первой ступени. На базе трехмерной конечно-
элементной модели в пакете ANSYS 20.2 проведен модальный анализ. Охвачен диапазон частот вращения ротора от 
0,1 до 8500 об/мин с последующим построением диаграммы Кэмпбелла. Для номинального эксплуатационного режима  
n = 7455 об/мин выполнены расчеты и прямое сопоставление первых шести форм колебаний (f1–f6) для исходной исправ-
ной геометрии и обоих вариантов дефектов. Расчеты показали разнонаправленный характер изменений: удаление мате-
риала у корня снижает частоты колебаний (максимальное падение на 0,53 % зафиксировано для 5-й формы), тогда как 
скол на кромке лопатки дает локальный рост (до 1,71 % для 4-й формы). В абсолютных величинах сдвиги не превышают 
2 %, что подтверждает слабую чувствительность только частотного метода к малым локальным повреждениям. Для 
корректной технической диагностики критически важно нормировать частоты колебаний по фактическим оборотам 
и опираться на диаграмму Кэмпбелла при анализе резонансных пересечений. 

 
Ключевые слова: осевой компрессор, рабочая лопатка, собственные частоты колебаний, формы колебаний, метод конеч-
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Введение 
ксплуатация газотурбинных двигателей 
и промышленных компрессоров неизбежно 
сопряжена с воздействием агрессивных фак-

торов, среди которых особое место занимают повре-
ждения от попадания посторонних предметов и эро-
зионный износ. Локальные нарушения геометрии 
проточной части не только создают концентраторы 
напряжений, но и существенно меняют инерционно-
жесткостные характеристики пера, что требует обя-
зательного учета при численном моделировании ра-
бочих процессов. Для повышения стойкости лопаток 
к подобным воздействиям применяются методы по-
верхностного упрочнения, однако наличие концен-
траторов напряжений в виде забоин и сколов на 
входной кромке критически снижает их усталостную 
прочность. Особенно это актуально для деталей из 
титановых сплавов, где подповерхностное развитие 
трещин от локальных повреждений лимитирует ре-
сурс изделия. Дополнительным фактором деграда-
ции выступает эрозионный износ, для защиты от 
которого применяются многослойные нанопокрытия, 
однако их локальное разрушение в процессе эксплу-
атации неизбежно приводит к утонению профиля 
и изменению аэродинамических характеристик [1–4]. 

Наличие подобных эксплуатационных дефектов, 
включая трещины и сколы, вызывает пространствен-
ную неоднородность напряженно-деформированного 
состояния и существенно сокращает усталостную 
долговечность рабочих колес. Математическое мо-
делирование таких повреждений показывает, что 

даже малые геометрические отклонения приводят 
к перераспределению динамических нагрузок и сме-
щению зон максимальных напряжений. Фундамен-
тальные аспекты механики разрушения при наличии 
трещин успешно описываются с использованием 
дискретно-континуальных конечно-элементных под-
ходов [5, 6]. 

Динамическое поведение вращающихся лопаток 
имеет ряд фундаментальных отличий от колебаний 
неподвижных систем из-за проявления жесткостного 
эффекта вращения и центробежных сил. Например, 
вращение ротора существенно повышает эффектив-
ную жесткость конструкции, смещая собственные 
частоты колебаний в высокочастотную область 
и позволяя выполнять частотную отстройку от резо-
нансов. Игнорирование этих факторов и нелинейных 
упругих свойств делает невозможным корректную 
оценку резонансной безопасности на номинальных 
режимах. Аналогичные ротационно-динамические 
эффекты, критически влияющие на напряженно-
деформированное состояние, наблюдаются и в рото-
рах компрессоров при нестационарных нагрузках 
и осевых смещениях [7, 8]. 

В связи с этим непрерывный мониторинг динами-
ческого состояния лопаточного аппарата становится 
критической задачей. Применение современных ме-
тодов вибродиагностики позволяет отслеживать от-
клонения частотных характеристик и выявлять зарож-
дающиеся дефекты в реальном времени. Точное зна-
ние собственных частот колебаний является базой для 
интерпретации данных бесконтактных систем, осо-

Э 
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бенно при эрозионно-абразивном изнашивании, кото-
рое напрямую влияет на запас газодинамической 
устойчивости. Для контроля геометрических парамет-
ров и износа кромок эффективно применяются опти-
ко-электронные системы, требующие высокой точно-
сти расчета частотного спектра. Изменение локальной 
геометрии, вызванное дефектами, неизбежно моди-
фицирует уровень вибронапряжений, что может быть 
спрогнозировано путем масштабирования энергетиче-
ских характеристик форм колебаний [9–12]. 

Для ускорения проектирования и оценки ресурса 
используются методы преднамеренной расстройки 
параметров, позволяющие снизить уровень аэроди-
намического возбуждения и повысить долговечность 
лопаточных венцов. Численный анализ показывает, 
что наличие трещин и геометрических дефектов 
приводит к снижению собственных частот колеба-
ний, особенно для низкочастотных форм изгибных 
колебаний, что требует учета при диагностике. По-
вышение эффективности таких расчетов достигается 
за счет применения специализированных волновых 
лопаточных конечных элементов, учитывающих по-
воротную симметрию и гироскопические эффекты. 
При первичном проектировании и выборе геометри-
ческих параметров проточной части необходимо 
комплексно оценивать влияние диффузорности 
и потерь трения, поскольку локальные дефекты 
накладываются на базовую неидеальную аэродина-
мику [13–17]. 

Актуальность исследования подтверждается опы-
том эксплуатации современных промышленных 
установок, таких как газоперекачивающий агрегат 
ГПА-32 «Ладога», где надежность осевого компрес-
сора ГТУ является ключевым фактором безопасно-
сти. Анализ неисправностей в процессе длительной 
эксплуатации выявляет необходимость совершен-
ствования конструкций и методов сервиса для 
предотвращения катастрофических отказов. Внедре-
ние концепций долгосрочного фирменного обслужи-
вания и предиктивной диагностики позволяет свое-
временно выявлять локальные повреждения проточ-
ной части до достижения ими критических размеров 
[18–20]. 

Несмотря на наличие развитого математическо-
го аппарата и методов бесконтактной диагностики, 
вопрос количественной оценки влияния малых ло-
кальных сколов на частотный спектр в условиях 
реального воздействия центробежных сил на рабо-
чие лопатки осевого компрессора остается дискус-
сионным. Чувствительность частоты колебаний 
лопатки к удалению материала в корневой зоне мо-
жет принципиально отличаться от аналогичного 
эффекта на периферии из-за различия в амплитудах 
деформаций для разных форм колебаний. Это тре-
бует проведения специализированных численных 
экспериментов. 

Цель работы – оценить изменение собственных 
частот колебаний рабочей лопатки 1-й ступени осе-
вого компрессора при наличии дефекта типа скола 
входной кромки, смоделированного в корневых 

(root) и периферийных (periphery) сечениях, и сопо-
ставить его с режимной зависимостью частот. 

Объект исследования и исходные данные 
Объект – рабочая лопатка 1-й ступени осевого 

компрессора. Расчет выполнялся в трехмерной по-
становке. Диапазон параметризации частоты враще-
ния 0,1…8500 об/мин. Материал лопатки 17-4 PH. 
Упругие свойства материала показаны в таблице 1. 

 
Таблица 1. Упругие свойства материала 

Table 1. Elastic properties of the material 

Температура /  
Temperature, °C 

Модуль Юнга, Па /  
Young’s Module, Pa 

Коэффициент Пуассона / 
The Poisson’s ratio, ν 

20 2·10¹¹ 0,3 
100 1,87·10¹¹ 0,3 

 
Методика расчета 
Конечно-элементная модель 
Расчет выполнен в пакете ANSYS 20.2 на основе 

CAD-геометрии лопатки (рис. 1). 
Конечно-элементная модель содержит 1 367 577 ко-

нечных элементов и 576 203 узла; на пере лопатки 
и хвостовике применена преимущественно гексаэд-
рическая сетка. Анализ сеточной независимости по-
казал отклонение результатов менее 0,01 %. 

Граничные условия и нагрузка 
Принятая схема закрепления хвостовика (жесткая 

заделка опорных поверхностей) является идеализа-
цией. Соединение хвостовик – паз диска обладает 
контактной податливостью, снижающей собствен-
ные частоты, причем эффект наиболее заметен на 
малых частотах вращения, когда усилие прижатия 
невелико. На номинальном режиме (n = 7455 об/мин) 
центробежные силы обеспечивают плотное приле-
гание поверхностей, поэтому влияние податливости 
на сопоставление исправной и дефектной лопаток 
пренебрежимо мало. Количественная оценка эф-
фекта требует нелинейного расчета с контактными 
элементами и может быть выполнена в продолже-
ние работы. 

Нагрузка задавалась в виде угловой скорости 
вращения ротора, изменяющейся в диапазоне от 0 до 
ω = 780,68 рад/с, что соответствует номинальной 
частоте вращения n = 7455 об/мин. 

Гармоники возбуждения и диаграмма Кэмпбелла 
Для анализа резонансных пересечений использо-

ваны гармоники возбуждающих частот, связанные с 
взаимодействием ротора и статора (набор гармоник 
для 1-й ступени): 7, 36 (число статорных лопаток), а 
также рассмотрены кратные порядки (с 1-й по 9-ю 
гармонику) при построении таблицы частот возбуж-
дения для диапазона оборотов. 

Количество возбуждающих гармоник напрямую 
связано числом статорных лопаток (1-я ступень – 
входной направляющий аппарат (ВНА) – 7 шт., 2-я 
ступень – 36 шт. и т. д.). Анализ выполнен для 
наиболее нагруженной 1-й ступени. 

Ниже представлена таблица взаимных гармони-
ческих воздействий лопаток осевого компрессора и 
статорных лопаток. 
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Рис. 1. Конечно-элементная модель лопатки 

Fig. 1. Finite element model of the blade 

 
Рис. 2. Закрепление хвостовика лопатки первой ступени 

Fig. 2. Fixing of the blade shank of the 1st stage 

 
Рис. 3. Структурная схема расположения лопаток в осевом компрессоре ГТУ 

Fig. 3. Structural diagram of the blades and vanes in the GT axil compressor 
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Таблица 2. Число лопаток для расчета гармоник 

Table 2. Number of blades for calculating harmonics 

Обозначение лопатки / Designation  
of the blade 

Число лопаток/  
Number of blades 

ВНА – статорная лопатка входного 
направляющего аппарата / stator blade  
of the inlet guide vane 7 
R1 – рабочая лопатка первой ступени /  
first stage working blade 18 
С1 – статорная лопатка первой ступени /  
first stage stator blade 36 

 
В таблице 3 представлено вычисление влияния ло-

паток на рабочую лопатку 1-й ступени компрессора. 
 

Таблица 3. Гармоники возбуждения, учтенные в анализе 

Table 3. Excitation harmonics considered in the analysis 

Обозначение лопаток /  
Designation of the blades  

and vanes 

Влияние гармоники на лопатку /  
The effect of harmonics  

on the blade 
ВНА – R1 11 
R1 – С1 18 
ВНА + R1 25 
R1 × 2 36 
С1 + R1 54 
С1 × 2 72 

 

На рисунке 4 представлены формы колебаний 
(f1–f6) лопатки, описывающие конкретный способ ее 
вибрации под воздействием номинальной нагрузки, – 
7455 об/мин. 

Форма колебаний лопатки – это характеристика 
механического поведения лопатки при вибрациях, 
определяющая, как именно деформируется и дви-
жется лопатка в пространстве при определенной соб-
ственной частоте колебаний. 

В таблице 4 приведены значения частот соб-
ственных колебаний лопатки для шести форм при 
заданной скорости вращения ротора. 

Построена диаграмма Кэмпбелла для 1-й ступени 
компрессора, позволяющая выявлять пересечения 
линий собственных частот колебаний с линиями воз-
буждающих гармоник (рис. 5). 

Кратность K72 не была включена в расчет ввиду 
отсутствия риска резонансных колебаний. 

Ниже приведены таблицы 6 и 7 с расчетами резо-
нансных отстроек. 

Расчет для кратностей, превышающих отстройку 
на более чем 30 %, не выполнялся. 

Формула расчета запасов по резонансным оборо-
там для кратностей (табл. 6): 

рез раб

рез

 100 %.с

n n
n

n


    

 

 

Рис. 4. Формы колебаний лопатки исходной геометрии при номинальной частоте вращения ротора 

Fig. 4. Blade waveforms of the initial geometry at the nominal rotor speed 
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Таблица 4. Зависимость частот собственных колебаний лопатки исходной геометрии от скорости вращения ротора 

Table 4. Dependence of the natural oscillation frequencies of the blade’s initial geometry from the rotor rotation speed 

n,  
об/мин / rev min–¹ 

f1, Гц / Hz f2, Гц / Hz f3, Гц / Hz f4, Гц / Hz f5, Гц / Hz f6, Гц / Hz 

8500 452,7 1096,8 1373,5 1850,2 2157,1 2860,1 
7455 429,3 1086,2 1346 1841 2141,8 2846,3 
6500 409,7 1077,6 1323,6 1833,6 2129,5 2835,2 
5500 391,2 1069,9 1303,1 1826,9 2118,4 2825,3 
4500 375 1063,3 1285,8 1821,4 2109 2817 
3500 361,6 1058,1 1271,8 1816,9 2101,5 2810,3 
2500 351,2 1054,1 1261,2 1813,5 2095,9 2805,3 
1500 344,1 1051,5 1254 1811,3 2092,1 2801,9 
0,1 340 1050 1250 1810 2090 2800 

 
Таблица 5. Гармоники для диапазона частот вращения лопатки исходной геометрии 

Table 5. Harmonics for the blade frequency range of the original geometry 

n,  
об/мин / rev min–¹ 

K2 K3 K4 K5 K6 K7 K8 

0,1 0,003 0,005 0,007 0,008 0,01 0,0117 0,013 
1500 50 75 100 125 150 175 200 
2500 83,3 125 166,7 208,3 250 291,7 333,3 
3500 116,7 175 233,3 291,7 350 408,3 466,7 
4500 150 225 300 375 450 525 600 
5500 183,3 275 366,7 458,3 550 641,7 733,3 
6500 216,7 325 433,3 541,7 650 758,3 866,7 
7455 250 375 500 625 750 875 1000 
8500 283,3 425 566,7 708,3 850 991,7 1133,3 

n,  
об/мин / rev min–¹ 

K9 K11 K18 K25 K36 K54 – 

0,1 0,015 0,018 0,03 0,042 0,06 0,09 – 
1500 225 275 450 625 900 1350 – 
2500 375 458,3 750 1041,7 1500 2250 – 
3500 525 641,7 1050 1458,3 2100 3150 – 
4500 675 825 1350 1875 2700 4050 – 
5500 825 1008,3 1650 2291,7 3300 4950 – 
6500 975 1191,7 1950 2708,3 3900 5850 – 
7455 1125 1366,8 2236,5 3106,3 4473 6709,5 – 
8500 1275 1558,3 2550 3541,7 5100 7650 – 

 
Таблица 6. Запасы по оборотам 

Table 6. Reserves by speed 

Кратность /  
Multiplicity 

Необходимый запас по оборотам /  
Required reserve for revolutions, % 

Фактическое значение / Actual value, % 
f1 f2 f3 f4 f5 f6 

K2 1,5 – – – – – – 
K3 > 7 21,6 – – – – – 
K4 > 6 24,1 – – – – – 
K5 > 5 – – – – – – 
K6 > 4 – – – – – – 
K7 – – – – – – – 
K8 – – 9,1 – – – – 
K9 – – 3,2 – – – – 
K11 – – 27,4 1,8 – – – 
K18 – – – – 22,2 4,6 – 
K25 – – – – – – 9,4 
K36 – – – – – – – 
K54 – – – – – – – 
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Рис. 5. Диаграмма Кэмпбелла: f1–f6 – формы частотных колебаний рабочей лопатки; K2, K3, …, K54 – кратности гармо-
ник, создаваемых статорными лопатками. Диапазон опасного резонанса обозначен продольными красными линиями 
и составляет от 6300 до 7800 об/мин 

Fig. 5. Campbell diagram: f1-f6 – frequency oscillation shapes of the working blade; K2, K3, …, K54 – harmonic multiplicities 
generated by the stator blades. The dangerous resonance range is indicated by longitudinal red lines and ranges from 6300 to 7800 rpm 

Расчет запасов по оборотам показал, что лопатка 
надежно отстроена от всех нормируемых кратно-
стей: резонанс K2 вынесен за пределы диапазона  
0–8500 об/мин, запасы K3×f1 и K4×f1 составляют 
21,6 и 24,1 % при нормах 7 и 6 % соответственно, 
а пересечения K5 и K6 с первой формой лежат около 
4500 и 3630 об/мин, т. е. многократно дальше рабо-
чего режима. Выявленные пересечения с гармоника-
ми выше K6 (K8×f2 ≈ 9,1 %, K9×f2 ≈ 3,2 %, K11×f2 ≈ 
≈ 27,4 %, K11×f3 ≈ 1,8 %, K18×f4 ≈ 22,2 %, K18×f5 ≈ 
≈ 4,6 %, K25×f6 ≈ 9,4 %) нормативных требований не 
имеют, поскольку энергия возбуждения этих гармо-
ник мала, и они считаются неопасными. Следова-
тельно, по расчетным данным вибрационная надеж-
ность лопатки на n = 7455 об/мин обеспечена по всем 
нормируемым кратностям. 

Формула расчета запасов по частотам оборотов 
для кратностей (табл. 7): 

рез раб

рез

л л

д

100 %
f f

f
f


     

Для кратностей K2–K6 условия выполняются 
с запасом: K3×f1 ≈ 15,2 % и K4×f1 ≈ 13,6 %, а по K5 
и K6 частотная отстройка еще больше. Пересечения 
с гармониками выше K6 (K9×f2 ≈ 2,9 %, K11×f3 ≈ 1,5 %, 
K18×f5 ≈ 4,2 %, K25×f6 ≈ 8,4 %) нормативных требо-
ваний не имеют и опасными не считаются, поэтому 
по частотам лопатка на n = 7455 об/мин удовлетво-
рительно отстроена от всех энергетически нагружен-
ных гармоник. 
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Таблица 7. Запасы по частотам 

Table 7. Reserves by frequency 

Кратность /  
Multiplicity 

Необходимый запас по частотам /  
Required frequency reserve, % 

Фактическое значение / Actual value, % 
f1 f2 f3 f4 f5 f6 

K2 

> 9 

– – – – – – 
K3 15,2 – – – – – 
K4 13,6 – – – – – 
K5 – – – – – – 
K6 – – – – – – 
K7 – – – – – – – 
K8 – – 9,3 – – – – 
K9 – – 2,9 – – – – 

K11 – – 20,5 1,5 – – – 
K18 – – – – 17,7 4,2 – 
K25 – – – – – – 8,4 
K36 – – – – – – – 
K54 – – – – – – – 

 
Моделирование дефекта 
Дефект моделировался путем удаления элементов 

исходной сеточной модели в зоне входной кромки, 
формируя скол. Практика показывает, что в 90 % 
случаев наиболее вероятной формой скола может 
быть такая, как показано на рисунке 6 для зоны root, 
и такая, как показано на рисунке 8 для зоны 
periphery. Исходя из типичных значений эксплуата-
ционных повреждений в качестве расчетных прини-
маем размеры сколов, как показано на рисунках 7 и 9, 
для каждой формы соответственно. 

Было произведено моделирование дефекта root. 
 

 

Рис. 6. Скол на входной кромке лопатки  
в корневых сечениях 

Fig. 6. Chipping at the leading edge of the blade  
in the root sections 

Размеры дефекта root в миллиметрах приведены 
на рисунке 7. 

 
Рис. 7. Размеры дефекта root, мм 

Fig. 7. Dimensions of the root defect, mm 

Затем был произведен расчет с дефектом 
periphery. Размеры данного дефекта в миллиметрах 
приведены на рисунке 9. 

 

 

Рис. 8. Скол на входной кромке лопатки  
периферийных сечений 

Fig. 8. Chipping on the leading edge of the blade  
of peripheral sections 

 

Рис. 9. Размеры дефекта periphery, мм 

Fig. 9. Dimensions of the periphery defect, mm 

Собственные частоты колебаний  
исправной лопатки и их зависимость  
от частоты вращения 
Выполнен расчет первых шести собственных частот 

колебаний (f1–f6) для исправной лопатки при парамет-
ризации частоты вращения n от 0,1 до 8500 об/мин.  
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Полученные данные подтверждают зависимость 
частот колебаний вследствие эффекта вращения: при 
увеличении оборотов ротора n собственные частоты 
возрастают. 

Влияние дефекта на собственные частоты  
колебаний при номинальном режиме 
Для n = 7455 об/мин выполнен модальный анализ 

для двух дефектных конфигураций – root и periphery. 
Частоты колебаний для дефектов приведены в таб-
лице 8 результатов расчета форм колебаний. 

 
Таблица 8. Собственные частоты колебаний исправной 
и дефектной лопатки при n = 7455 об/мин 

Table 8. Natural frequencies of a serviceable and defective 
blade at n = 7455 rpm 

Форма /  
Form 

f0, Гц /  
Hz 

f root,  
Гц / Hz 

Δ root,  
% 

f periphery,  
Гц / Hz 

Δ periphery,  
% 

1 429,3 428,01 −0,30 430,01 0,16 
2 1086,2 1085,6 −0,05 1091,70 0,51 
3 1346,0 1340,1 −0,44 1347,60 0,12 
4 1841,0 1835,6 −0,29 1872,40 1,71 
5 2141,8 2130,5 −0,53 2151,80 0,47 
6 2846,3 2838,3 −0,28 2847,90 0,06 

 0 0   ·100 %.deff f f    

 
Анализ результатов исследования 
Дефект root приводит к снижению собственных 

частот колебаний по всем шести рассмотренным 
формам; максимальное снижение наблюдается для 5-й 
формы (−0,53 %). Дефект periphery, напротив, при-
водит к небольшому увеличению частот колебаний; 
максимальный рост достигается для 4-й формы 
(+1,71 %). 

Наблюдаемая разнонаправленность (уменьшение 
при root и увеличение при periphery) качественно 
согласуется с учетом двух факторов: удаление мате-
риала уменьшает массу (тенденция к росту частот 
колебаний), но одновременно меняет локальную 
жесткость и распределение деформаций (тенденция 
к снижению частот). Итоговый знак и величина из-
менения определяются тем, какая часть деформаций 
приходится на область дефекта для конкретной 
формы. 

Обсуждение результатов исследования 
Полученные результаты показывают, что при за-

данных размерах скола частотный сдвиг составляет 
примерно до 2 %. Это означает, что практическое 
применение частотного признака для обнаружения 
малых локальных сколов требует: 

1. Высокой точности измерения частот колебаний 
лопатки (чувствительности и стабильной привязки 
к режиму n). 

2. Учета режимной зависимости частот колебаний 
лопатки вследствие эффекта вращения (сравнение 
норма/дефект должно выполняться при одинаковых 
оборотах или после нормирования по режиму). 

С точки зрения резонансной безопасности наибо-
лее важны моды, пересекающие возбуждающие гар-
моники в рабочем диапазоне оборотов. Для этого 
применима диаграмма Кэмпбелла, построенная для 

исследуемой лопатки, и таблица гармоник возбужде-
ния для диапазона вращения. 

Для дальнейшего усиления диагностической ча-
сти работы целесообразно: 

• выполнить параметрическое исследование раз-
мера дефекта (например, 3–5-го уровней скола для 
root и periphery), чтобы получить зависимость f f  

от геометрии повреждения; 
• провести экспериментальную верификацию 

(ударные испытания на неподвижной лопатке или 
сравнение с натурными данными) либо сравнить 
с литературными/паспортными значениями. 

Выводы 
Выполнен модальный анализ рабочей лопатки 1-й 

ступени осевого компрессора ГТУ в ANSYS 20.2 для 
диапазона частот вращения 0,1…8500 об/мин; под-
твержден рост собственных частот колебаний с уве-
личением оборотов вследствие эффекта вращения. 

Рассмотрены два варианта дефекта типа скола 
входной кромки – в корневых и периферийных сече-
ниях; размеры дефектов заданы по схемам в мм. 

Для номинального режима n = 7455 об/мин уста-
новлено, что дефект root снижает собственные ча-
стоты колебаний на величину до 0,53 %, тогда как 
дефект periphery вызывает увеличение собственных 
частот колебаний до 1,71 % (в зависимости от формы 
колебаний). 

При рассматриваемых размерах дефектов частот-
ный признак обладает ограниченной чувствительно-
стью (изменения порядка процентов), поэтому для 
практической диагностики рекомендуется учитывать 
режимную зависимость частот и использовать диа-
грамму Кэмпбелла для оценки резонансных пересе-
чений с гармониками возбуждения. 
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The Effect of Defects on the Natural Oscillation Frequencies of the Rotating Blade of the First Stage  
of the Gas Turbine Axial Compressor 

 
K.D. Baranov, Post-graduate, Saint-Petersburg State University of Aerospace Instrumentation, Saint-Petersburg, Russia 

 
Oscillation reliability of gas turbine axial compressor blading directly determines the lifespan and safety of gas turbine en-

gines. Local leading-edge chips caused by foreign object damage inevitably alter the mass and stiffness distribution of the blade 
airfoil. This shifts natural oscillation frequencies and triggers resonance from harmonic excitations, requiring mandatory consid-
eration of such defects under real operating conditions. The study focuses on the quantitative evaluation of leading-edge chips 
modeled for the root and peripheral zones on the dynamics of a first-stage rotor blade. The key feature is taking into account the 
rotational stiffening effect and initial prestress from centrifugal forces. A modal analysis was conducted by means of a 3D finite 
element model in ANSYS 20.2. The rotor speed ranges from 0.1 to 8,500 rpm, followed by Campbell diagram construction. For the 
nominal operating speed of n = 7,455 rpm, calculations and direct comparisons of the first six mode shapes (f1-f6) were performed 
for the original intact geometry and both defect variants. Calculations revealed an opposite-directional nature of changes: material 
removal near the root zone reduces oscillation frequencies (a maximum drop of 0.53% was recorded for the 5th mode), while 
a chip on periphery of the blade causes local growth (up to 1.71% for the 4th mode). In absolute terms, shifts do not exceed 2%, 
confirming the low sensitivity of a purely frequency-based method to small local damage. For accurate technical diagnostics, it is 
critical to normalize oscillation frequencies by actual rpm and rely on the Campbell diagram when analyzing resonant intersec-
tions. 

 
Keywords: axial compressor, rotating blade, natural oscillation frequencies, waveforms, finite element method, ANSYS, modal 
analysis, Campbell diagram, excitation harmonics, leading edge chipping. 
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