
Amirkabir Journal of Mechanical Engineering

Amirkabir J. Mech. Eng., 57(8) (2025) 1037-1068
DOI: 10.22060/mej.2026.24927.7909

Predicting the Creep–Fatigue life of a high-pressure gas turbine blade considering 
Fluid–Structure interaction 
Ali Zolfaghari, Amir Reza Shahani*, Narges Asadpour

Department of Mechanical Engineering, K. N. Toosi University of Technology, Tehran, Iran.

ABSTRACT: To study the multiaxial low-cycle creep-fatigue life of high-pressure turbine blades, a 
multiaxial low-cycle fatigue life prediction model based on a new critical plate damage parameter is 
presented in this paper. First, by performing a three-dimensional thermal-structural coupling analysis 
of high-pressure turbine blades, the stress and strain distributions under different loadings including 
centrifugal force, thermal loading, and aerodynamic loading were obtained. Then, the multiaxial low-
cycle fatigue life prediction model and the Larson-Miller equation were applied to predict the fatigue 
life and creep life of the blade separately. In addition, to investigate the fatigue damage mechanism 
in creep-fatigue interaction under high temperature conditions, the experimental methods available 
in previous studies were applied, and the creep-fatigue interaction life prediction model was also 
developed simultaneously Furthermore, the results of creep-fatigue life prediction indicated that in case 
of considering the creep-fatigue interaction, the life of the gas turbine blade  was reduced by 43.7% , 
compared to the case where the interaction was not considered. Also, the maximum fatigue damage was 
concentrated at point A and the maximum creep damage was concentrated at point B. Finally, the results 
revealed that the multiaxial low-cycle fatigue life prediction model was reasonable and the creep-fatigue 
interaction should not be ignored.

Review History:

Received: Oct. 19, 2025
Revised: Feb. 02, 2026
Accepted: Feb. 08, 2026
Available Online: Feb. 13, 2026

Keywords:

High Pressure Gas Turbine Blade

Creep Fatigue

Fluid–Structure Interaction

Conjugate Heat Transfer

CFD and FEM Simulations

1037

1- Introduction
Turbine blades are critical components of aero engines, 

and their structural integrity directly affects engine safety, 
reliability, and service life [1]. During operation, blades 
experience complex loading conditions, including low-
cycle fatigue caused by cyclic thermal–mechanical loads 
and creep damage induced by sustained centrifugal forces 
at elevated temperatures. The combined effects of harsh 
service environments, multiaxial stress states, material 
properties, and manufacturing processes significantly 
complicate fatigue and creep failure mechanisms, making 
life prediction challenging[2-5]. Although extensive 
research has been conducted on fatigue and creep life 
prediction, a comprehensive and universally applicable 
model has not yet been established[6-10]. Existing 
approaches, such as equivalent strain, energy-based, and 
critical plane methods, exhibit limitations in accurately 
capturing multiaxial fatigue behavior and creep–fatigue 
interaction effects[11-16]. Consequently, accurate 
evaluation of creep–fatigue interaction remains a key 
challenge in turbine blade life assessment, motivating the 
development of improved multiaxial life prediction models 
for engineering applications.

2- Methodology
In the present study, comprehensive fluid flow and heat 

transfer analyses were conducted using ANSYS, in which 
a computational domain fully consistent with the turbine 
blade geometry was established. A conjugate heat transfer 
(CHT) framework was implemented at the fluid–structure 
interface, accounting for heat conduction within the fluid and 
convective heat transfer across the fluid–structure boundary. 
Subsequently, the blade surface temperature distributions, 
defined in terms of spatial coordinates and corresponding 
temperature values, were exported to ABAQUS and 
employed as thermal boundary conditions for the structural 
heat conduction analysis. Following this step, thermal and 
centrifugal loads were applied to the structural model, and 
the resulting stress fields were obtained. Overall, the stress 
analysis was performed within a one-way fluid–structure 
interaction paradigm. The service life of turbine blades 
subjected to complex thermo-mechanical loading conditions 
depends not only on the local stress and strain states at the 
evaluation locations but also on the corresponding temperature 
levels. Based on the blade temperature distribution and stress–
strain responses during the primary operating cycle, together 
with experimentally observed failure statistics under service 
conditions, critical evaluation locations were identified for 
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the investigation of fatigue damage mechanisms. Point A 
corresponds to the location of maximum stress at the edge 
plate, whereas point B represents the location of maximum 
strain within the blade body (figure 1 & 2 & 3). Subsequently, 
the fatigue life of the gas turbine blade at evaluation points A 
and B was predicted using critical plane-based fatigue models 
and the results were compared with available experimental 
data. Finally, the creep–fatigue life of the gas turbine blade 
was evaluated both with and without considering creep–
fatigue interaction effects.

3- Result & Discussion 
Table 1 demonstrates that the fatigue life predicted by 

the modified Shang–Di–Guang equation yields the most 
conservative estimates, whereas the Smith–Watson–Topper 
(SWT) model provides the highest fatigue life values. In 
contrast, the Shang–Di–Guang equation predicts intermediate 
fatigue life results. Among the considered models, the fatigue 
life predicted using the modified Shang–Di–Guang equation 
exhibits the closest agreement with the experimental data. 
The results further indicate that, as reported in Table 1, the 
minimum fatigue life occurs at the blade root. Consequently, 
this region should be regarded as a critical component in the 
inspection, maintenance, and optimization of turbine blades.

Tables 2 and 3 present the creep–fatigue life of the gas 
turbine blade at the selected evaluation points. A comparison 
of the fatigue life at point B between Tables 2 and 3 clearly 
indicates that incorporating creep–fatigue interaction effects 
lead to a significant reduction in the predicted turbine blade 
life. The results demonstrate that, when creep–fatigue 
interaction is considered, the turbine blade life decreases by 
approximately 43.7% compared with the case in which such 
interaction effects are neglected. These findings highlight that 
the inclusion of creep–fatigue interaction has a substantial 
impact on the life reduction of turbine blades and therefore 
should be explicitly incorporated into life prediction models 
as well as maintenance and inspection planning strategies.

4- Conclusion
In this study, a comprehensive model for predicting the 

low-cycle fatigue life and creep interaction fatigue of high-
pressure gas turbine blades are presented. The proposed 
model is developed based on a new multi-axis critical plane 
damage parameter and considers the simultaneous effects of 
thermal, centrifugal and aerodynamic loadings in real turbine 
operating conditions. With the help of coupled fluid-structure-
thermal numerical analysis in ANSYS and ABAQUS 
software, the stress, strain and temperature distribution in 
the blade were extracted and critical points were determined. 
The results indicated that the maximum equivalent stress and 
strain were about 916 MPa and 0.0067, respectively, and the 
most damage was concentrated in the tenon area. Based on 
the proposed model, the blade fatigue life was estimated to be 
about 2692 hours and about 1515 hours considering the creep-
fatigue interaction, which indicates a 43.7% reduction in life 
due to the creep-fatigue interaction. These results indicate 
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that ignoring the creep-fatigue interaction can lead to an 
overestimation of the component life. Overall, the proposed 
model is able to accurately predict the actual blade behavior 
under complex operating conditions and can be applied as a 
basis for optimizing the design, inspection, and maintenance 
planning of gas turbines.
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تخمین عمر خزشی خستگی پره توربین گازی فشار بالا با درنظر گرفتن اندرکنش سیال سازه 

علی ذوالفقاری، امیررضا شاهانی*، نرگس اسدپور

دانشکده مهندسی مکانیک، دانشگاه خواجه نصیرالدین طوسی، تهران، ایران. 

خلاصه: برای مطالعه عمر خزش-خستگی کم‌چرخه چندمحوره در پره‌های توربین فشار بالا، یک مدل پیش‌بینی عمر خستگی 
کم‌چرخه چندمحوره بر اساس یک پارامتر جدید آسیب صفحه بحرانی در این پژوهش ارائه شده است. ابتدا، با انجام تحلیل کوپل 
حرارتی-سازه‌اي سه‌بعدي پره‌های توربین فشار بالا، توزیع تنش و کرنش تحت بارگذاري‌هاي مختلف شامل نیروی گریز از مرکز، 
بارگذاری حرارتی و بارگذاری آیرودینامیکی به دست آمد. سپس، مدل پیش‌بینی عمر خستگی کم‌چرخه چندمحوره و معادله لارسون 
میلر برای پیش‌بینی عمر خستگی و عمر خزشی پره به‌طور جداگانه به کار گرفته شدند. علاوه بر این، برای بررسی مکانیزم آسیب 
خستگی در اندرکنش خزش-خستگی تحت شرایط دما بالا، از روش‌های تجربی موجود در مطالعات پیشین استفاده شد و مدل 
پیش‌بینی عمر اندرکنش خزش-خستگی نیز به طور همزمان توسعه یافت. در ادامه، نتایج پیش‌بینی عمر خزش-خستگی نشان داد 
عمر پره توربین گازی با در نظر گرفتن اندرکنش خزش-خستگی نسبت به حالتی که اندرکنش لحاظ نشده است به میزان ۴۳/۷ 
درصد کاسته شده است. در نهایت، نتایج آشکار ساخت مدل پیش‌بینی عمر خستگی کم‌چرخه چندمحوره منطقی بوده و اندرکنش 

خزش-خستگی نباید نادیده گرفته شود.
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مقدمه-1 
به  هوایی،  موتورهای  حیاتی  اجزای  از  یکی  به‌عنوان  توربین،  پره‌های 
طور مستقیم ایمنی و عمر مفید کل موتور را تعیین می‌کنند]1[. این پره‌ها 
نه تنها دچار آسیب‌های خستگی کم‌چرخه ناشی از بارگذاری‌های چرخه‌ای 
تأثیر  تحت  بلکه  می‌شوند،  خاموشی  و  راه‌اندازی  هنگام  در  دما  تغییرات  و 
پایا  شرایط  در  بالا  دمای  در  مرکز  از  گریز  بار  از  ناشی  خزشی  آسیب‌های 
آسیب‌های  وقوع  احتمال  نیز  توربین  پره‌های  زیاد  تعداد  می‌گیرند.  قرار  نیز 
خستگی را افزایش می‌دهد. پایداری این پره‌ها به طور مستقیم بر عملکرد، 
دوام و قابلیت اطمینان موتور هوایی تأثیر می‌گذارد. عواملی نظیر ویژگی‌های 
اثرات  و  بسیار سخت  کاری  محیط‌های  ساختاری،  فرآیندهای  مواد،  خاص 
متقابل بارگذاری‌های پیچیده ]1-5[، مکانیزم‌های خرابی خستگی در پره‌های 
توربین را بسیار پیچیده می‌کنند و پیش‌بینی عمر این پره‌ها را دشوار می‌سازند. 
مساله دقت پیش‌بینی عمر خستگی پره‌های توربین تاکنون به طور مؤثر حل 
نشده است ازاینرو آسیب‌های خستگی از عوامل بسیار مهم در طراحی، ساخت 

و بهره‌برداری پره‌های موتور هوایی هستند.
عمر  پیش‌بینی  روش‌های  و  خستگی  و  خزش  آسیب  مکانیسم‌های 
مورد  گسترده‌ای  به‌طور  تنش،  پیچیده  شرایط  تحت  توربین  پره‌های  برای 
پیش‌بینی  روش‌های  مراجع]10-6[(.  مثال،  )به‌عنوان  گرفته‌اند  قرار  مطالعه 
عمر خستگی عمدتاً بر کرنش-معادل، روش انرژی و روش صفحه بحرانی 
بارگذاری چندمحوره  برای  معادل  میان، روش کرنش  این  در  دارند.  تمرکز 
معادله  با  آن  ترکیب  با  و  می‏کند  استفاده  معادل  تک‏محوره  بارگذاری  از 
تک‌‌محوره کافین-مانسون، عمر را پیش‌بینی می‏کند. یوکوبوری ]11[ برای 
کرنش  مدل  نظریه شامل  این  کرد  ارائه  را  کرنش-معادل  نظریه  بار  اولین 
اصلی ماکزیمم، مدل کرنش معادل فون میسز و مدل کرنش برشی ماکزیمم 
عمر خستگی  و  معادل  کرنش  بین  واضحی  فیزیکی  رابطه  روش  این  بود. 
می‌گیرد.  نادیده  را  بارگذاری  عوامل  و  تنش-کرنش  متقابل  اثرات  و  ندارد 
مورو ]12[ روش انرژی را مطرح کرد و اوسترگرن ]13[ برای اولین بار آن 
الیین  ]14[و  گارود  برد.  کار  به  پیش‌بینی عمر خستگی تک‌محوره  برای  را 
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]15[ به ترتیب یک مدل پیش‌بینی عمر خستگی چندمحوره و نظریه انرژی 
کرنش پلاستیک را بر اساس تحقیقات گارود ارائه دادند. علاوه بر این، لی 
به‌عنوان  را  پلاستیک  و  الاستیک  کرنش  انرژی  ]16[مجموع  همکاران  و 
پارامتر آسیب خستگی در نظر گرفتند. به دلیل گسترش پیوسته سطح آسیب 
در داخل ماده طی فرآیند بارگذاری چرخه‌ای، مجموع انرژی اتلاف شده و 
تعداد چرخه‌ها غیرخطی بودند، این امر باعث شد مکانیسم واماندگی خستگی 
چندمحوره به‌درستی بازتاب داده نشود و روش انرژی در کاربردهای مهندسی 
محدود شود. در ادامه، براون و میلر]17, 18[روش صفحه بحرانی را پیشنهاد 
کردند که فرض می‌کند شروع و گسترش ترک در صفحه بحرانی رخ می‌دهد 
و کرنش برشی ماکزیمم و کرنش نرمال در صفحه کرنش برشی ماکزیمم 
این حال، مدل کی- با  گرفته می‏شود.  پارامترهای آسیب در نظر  به‌عنوان 

به‌عنوان  نرمال  از دامنه کرنش برشی ماکزیمم و دامنه کرنش  بی-ام]19[ 
راستی‌آزمایی  آزمایش  با  همزمان  به‌طور  و  کرد  استفاده  آسیب  پارامترهای 
اساس  بر  را  فاطمی-سوشی  ]20[مدل  سوشی  و  فاطمی  آن،  از  پس  شد. 
کی-بی-ام ارائه دادند که در آن بازه کرنش برشی ماکزیمم و تنش نرمال 
در صفحه‏ای با بازه کرنش برشی ماکزیمم به‌عنوان پارامترهای آسیب برای 
واماندگی مواد، مورد استفاده قرار گرفتند. مدل اسمیت-واتسون-تاپر]21[ که 
مدل ترکیبی اسمیت، واتسون و تاپر است، بازه کرنش نرمال ماکزیمم و تنش 
نرمال ماکزیمم در صفحه با کرنش نرمال ماکزیمم را به‌عنوان پارامترهای 
آسیب در نظر گرفت. در این مدل، واماندگی خستگی ناشی از گسترش ترک 

بوده که عمود بر کرنش اصلی ماکزیمم است.
در سال‌های اخیر، بسیاری از پژوهشگران، از جمله شانگ دی گوانگ 
]22[p و یو ژنگ‌یونگ ]23[، مدل‌هایی را که بر اساس مدل معمول صفحه 
بحرانی بنا شده بودند، بازبینی و بهبود داده و برخی مدل‌های جدید پیش‌بینی 
عمر خستگی چندمحوره را استنتاج کرده‌اند. اگرچه مطالعات گسترده‌ای، انواع 
مختلفی از مدل‌های پیش‌بینی عمر را پیشنهاد نمودند؛ اما به دلیل پیچیدگی 
مسائل خستگی، تاکنون مدل جامع و جهانی برای پیش‌بینی عمر خستگی 
مختلف  مدل‌های  کشورها  از  بسیاری  در  پژوهشگران  است.  نشده  ارائه 
پیش‌بینی عمر خزش-خستگی را برای مکانیسم‌های واماندگی مختلف ارائه 
کرده‌اند. این مدل‌های نظری عمدتاً شامل روش رابطه پارامتر سنتی1، روش 
تحلیلی خستگی، روش مکانیک آسیب، روش مکانیک شکست، روش آماری 
چندمتغیره و روش شبکه عصبی و غیره هستند. در این میان، روشی تحلیلی 
برای مود تنش-کنترل به کار می‌رفت، که آسیب خزشی و آسیب خستگی 

1. Traditional parameter relationship

را به صورت جداگانه محاسبه می‌کرد. روش مکانیک آسیب در تعیین متغیر 
آسیب در پیش‌بینی عمر واقعی با دشواری‌های قابل‌توجهی روبه‌رو است، این 
امر منجر به پیچیدگی معادلات تکامل آسیب شده و به طور مستقیم بر دقت 
پیش‌بینی عمر اثر می‌گذارد. مدل مکانیک شکست، عمر خستگی را به دو 
بخش عمر جوانه‌زنی ترک و گسترش ترک تقسیم کرده و عمر خزشی را از 
( محاسبه می‌نماید. در عین  *c طریق معرفی پارامتر شکست خزشی)انتگرال
حال، روش‌های آماری چندمتغیره و شبکه عصبی به دلیل محدودیت داده‌های 
پارامتری مواد در کاربردهای مهندسی محدود هستند. شایان ذکر است که 
روش رابطه پارامتر سنتی تاکنون پرکاربردترین مدل در حوزه هوافضا بوده، 
که به دو روش تجمع خطی آسیب و روش کرنش-کنترل تقسیم می‌شود. 
روش اول بر اساس روش تجمع خطی آسیب مینر ]24[ و رابینسون ]25[ 
بنا شده، و به دلیل سادگی و کاربردی بودن به‌طور گسترده‌ای در مهندسی 
مورد عمر  در  تحقیقات  بیشتر  اگرچه  متأسفانه،  قرار می‌گیرد.  استفاده  مورد 
پره‌های توربین بر عمر خزش-خستگی و عمر خستگی ترمو‌مکانیکی متمرکز 
به  خزش-خستگی  اندرکنش  مکانیسم  مراجع]28-26[(،  )مانند  است  بوده 
مانده  باقی  مبهم  و  نامشخص  خزش-خستگی  اندرکنش  پیچیدگی  دلیل 
است. علاوه بر این، روش جمع آثار خطی آسیب خستگی و آسیب خزشی، 
اندرکنش خزش-خستگی را نادیده گرفته است. همچنین، برخی از مدل‌های 
پیش‌بینی عمر خزش-خستگی به‌طور کلی پیچیده بوده و نیاز به محاسبات 
گسترده‌ای دارند، این امر منجر به کاهش کاربرد این مدل‏ها در مهندسی شده 
اعمال  رضایت‌بخشی  به‏صورت  نمی‌توانند  کلی  به‌طور  موجود  مواد  برای  و 
عمر  برای  خزش-خستگی  اندرکنش  از  ناشی  واماندگی  نتیجه،  در  شوند. 
پره‌های توربین از اهمیت زیادی برخوردار است، لذا نیاز به بررسی اندرکنش 
دارد. سوسمل و همکاران،  ارزیابی دقیق عمر وجود  خزش-خستگی جهت 
به‏صورت جامع به بررسی کمی از عملکرد معیارهای صفحه بحرانی مبتنی 
بر تنش، شامل معیار فیندلی2، روش کارپینتری اسپاگنولی3 و روش منحنی 
جوش‌کاری‌شده  اتصالات  خستگی  استحکام  ارزیابی  در  اصلاح‌شده4  وولر 
آلومینیومی و فولادی پرداختند. آنها این معیارها را در کنار روش‌های تحلیل 
تنش شامل تنش نامی5، تنش نقطه داغ6، تنش شیار مؤثر7 و نظریه فواصل 
چندمحوره  بارگذاری  تحت  آزمایش‌ها  کردند.  آزمایش  نقطه‌ای8  بحرانی 

2. Findley
3. Carpinteri-Spagnoli( CS)
4. Modified Wohler Curve Method
5. Nominal stress
6. Hot- spot stress
7. Effective notch stress
8. Theory of Critical Distances–Point Method
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وولر  ترکیب  که  شد  مشخص  شد.  انجام  متغیر2  دامنه  و  ثابت1  دامنه  با 
اصلاح‌شده با تنش نقطه داغ دقیق‌ترین پیش‌بینی‌های عمر خستگی را ارائه 
داد]29[. جوی و همکاران، مدل جدیدی برای تخمین عمر واماندگی خزشی 
مواد بر اساس تنش و دما ارائه دادند. مدل آنها بر دو جزء اساسی حداقل نرخ 
خزش3و قانون مانکمن-گرانت4استوار است. همچنین نرخ خزش وابسته به 
تنش است و امکان درنظرگیری تغییرات حداقل نرخ خزش در طیف وسیعی 
فلزات  برای  ارائه شده  را فراهم می‌کند. مشخص شد مدل  از دما و تنش 

مختلف نتایج مناسبی نشان می‏دهد]30[.
موضوع  به‌عنوان  بالا  فشار  توربین  پره‌های  از  یکی  پژوهش،  این  در 
و  عددی  شبیه‌سازی  نظری،  تحلیل  طریق  از  است.  شده  انتخاب  تحقیق 
تحقیقات تجربی، اثر بار چندمحوره بر عمر خستگی کم‌چرخه پره توربین و 
اندرکنش خزش-خستگی به‌طور کامل مورد بررسی قرار گرفته و یک مدل 
صفحه  آسیب  جدید  پارامتر  یک  اساس  بر  چندمحوره  کم‌چرخه  خستگی 
خستگی  عمر  پیش‌بینی  مدل  این،  بر  علاوه  است.  شده  پیشنهاد  بحرانی 
خستگی  عمر  پیش‌بینی  برای  میلر  لارسون  معادله  و  چندمحوره  کم‌چرخه 
و عمر خزشی در موقعیت‌های ارزیابی‌شده روی پره به کار گرفته شده‌اند. 
روش‌های  طریق  از  خزش-خستگی  اندرکنش  آسیب  مکانیزم  سپس، 
مناسبی  مرجع  امر  این  است،  گرفته  قرار  بررسی  مورد  تجربی  مختلف 

1. Constant amplitude
2. Variable amplitude
3. Minimum creep rate
4. Monkman-Grant

برای بازرسی‌های ادواری، نگهداری منظم و بهینه‌سازی عملکرد در طول 
سرویس فراهم می‌کند. 

مبانی تحلیل نظری-2 
پره‌های توربین فشار بالا در سرعت‏های بالا کار می‌کنند و در معرض 
خستگی کم‌چرخه، خزش- خستگی در دمای بالا و آسیب ناشی از اندرکنش 
خزش-خستگی قرار دارند. تنش‌های بالای ایجاد شده طی فرآیند برخاست 
برای  آن می‌شود.  واماندگی  و  پره  ریشه  در  فرود موجب جوانه‌زنی ترک  و 
اطمینان از ایمنی و عملکرد پرواز، براساس دستورالعمل‌های طراحی موتور 
امر  این  نیست،  مجاز  توربین  پره‌های  در  ترک‌های خستگی  وجود  هواپیما 
بدان معنی‌ست که عمر خستگی کم‌چرخه پره‌های توربین در شرایط عملیاتی 
واقعی، معادل با عمر جوانه‌زنی ترک در نظر گرفته می‌شود. شرایط عملیاتی 
به یک  بارانی5،  از روش جریان  با استفاده  موتور هواپیما مطابق شکل 1 
چرخه اصلی و چهار چرخه ثانویه تقسیم می‌شود که در جدول 1وشکل 2 

نمایش داده شده است]31[.
تحلیل طیف سرعت موتور هواپیما نشان می‌دهد، دامنه سرعت چرخه 
اصلی در طول فرآیند برخاست و فرود به‌شدت نوسان می‌کند و تنش چرخه‌ای 
که به پره اعمال می‌شود، باعث تغییر شکل الاستوپلاستیک پره‌ها شده و 
در نهایت منجر به آسیب خستگی کم‌چرخه می‌شود. در طول فرآیند پرواز 
درحالت کروز، دامنه سرعت تغییرات اندکی دارد و چرخه‌های ثانویه معمولًا 

5. Rain flow counting

 

 

 

 

 .[11]یاچرخه یبارگذار نمودار: 1شکل 
Fig. 1 Cyclic loading diagram 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 1. نمودار بارگذاری چرخه‏ای]31[.

Fig. 1. Cyclic loading diagram
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قابل‌چشم‌پوشی هستند، زیرا تأثیر کمی بر عمر خستگی پره دارند. 

مدل‏های تخمین عمر خستگی کم‏چرخه-2 -1 
در محاسبه عمر خستگی کم‌چرخه پره توربین فشار بالا، نظریه کافین-

مانسون به‌عنوان مبنای نظری مدل پیش‌بینی عمر بر اساس معیار تسلیم فون 
میسز مورد استفاده قرار می‌گیرد]33[:
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پره‌های توربین در شرایط دما، فشار و سرعت بالا کار می‌کنند؛ بعلاوه، در 
اثر جرم خودشان تحت تنش‌های کششی، ارتعاشی و حرارتی قرار می‌گیرند. 
این  متقارن کاربردی است،  تنها در شرایط چرخه‌های   )1( معادله  متاسفانه 
اثر تنش متوسط طی دوره کارکرد واقعی  به در نظر گرفتن  موضوع منجر 
می‌شود. در نهایت، با اصلاح تنش متوسط، معادله اصلاح‌شده مورو به دست 

می‌آید]34[.

 

 
 . [11]یباران انی: روش شمارش جریباران انیجر شمارش روش و یبارگذار فی: ط2شکل 

Fig. 2 Loading spectrum and rain flow counting method: Rain flow counting method 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 2. طیف بارگذاری و روش شمارش جریان بارانی: روش شمارش جریان بارانی]31[. 

Fig. 2. Loading spectrum and rain flow counting method: Rain flow counting method

جدول 1. چرخه های بارگذاری اصلی1 و ثانویه2 ) سرعت زاویه‏ای به مقدار14460دور بر دقیقه است(]32[.

Table 1. Main cycle and sub cycle loading (n is an angular speed of 14460 rpm).
 [22]دقیقه است(دور بر 14441ای به مقدارسرعت زاویهn)2و ثانویه 1چرخه های بارگذاری اصلی1جدول 

Table 1: Main cycle and sub cycle loading (n is an angular speed of 14460 rpm) 
 

 سیکل محدوده دامنه سرعت آمار فراوانی
1 n0-94%  چرخه اصلی  0-
2 n n n30% -57%  1- ثانویهسیکل  30%-
1 n n n75% - 82%  2- ثانویهسیکل  75%-
1 n n n82% - 89% -  3- ثانویه سیکل 82%
1 n n n82% -96% -  ۴- ثانویه سیکل 82%
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2 Sub cycle 
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است،  قابل‌استفاده  تک‌محوره  بارگذاری  برای  مورو  اصلاح‌شده  معادله 

اسمیت،  ندارد.  کاربرد  توربین  پره‌های  چندمحوره  بارگذاری  شرایط  در  اما 

واتسون و تاپر1 دریافتند، بازه کرنش نرمال و تنش نرمال در صفحه بحرانی 

پره‌ توربین، دو عامل کلیدی در جوانه‌زنی ترک هستند. بر این اساس، مدل 

برای  کافین-مانسون  معادله  پایه  بر  اسمیت-واتسون-تاپر  عمر  پیش‌بینی 

واماندگی کششی2 ارائه شد]32[. 
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آزمایش‌های بارگذاری چندمحوره بسیارزیادی نشان داده‌اند، بازه کرنش 

نرمال و برشی در صفحه بحرانی آسیب ماکزیمم3، منجر به ایجاد ترک‌های 

خستگی چندمحوره می‌شوند. معادله اسمیت-واتسون-تاپر تأثیر تنش برشی، 

بازه کرنش برشی و تنش متوسط در صفحه بحرانی را در نظر نمی‌گیرد، این 

امر باعث دقت پایین در پیش‌بینی عمر پره می‌شود. برای در نظر گرفتن تأثیر 

بازه کرنش نرمال و برشی، پارامتر آسیب خستگی شانگ دی‌گوانگ  جامع 

معرفی شده است. این پارامتر مستقل از مسیر بارگذاری بوده و بازه کرنش 

نرمال و برشی ماکزیمم را در صفحه بحرانی آسیب ماکزیمم در نظر می‌گیرد. 

بازه کرنش معادل جدید به‌طور هم‌زمان اثر تقویت اضافی ناشی از بارگذاری 

چندمحوره نامتناسب را نیز لحاظ می‌کند. این بازه کرنش معادل در نهایت در 

معادله )5( ادغام می‌شود]32[.

1. Smith, Watson & Topper 
2. Tensile failure
3. Maximum critical damage plane
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با در نظر گرفتن بارگذاری چندمحوره و تأثیر تنش متوسط، مدل نظری 
پیش‌بینی عمر خستگی کم‌چرخه چندمحوره پره‌ توربین به‏صورت ترکیبی از 
معادله اصلاح‌شده مورو و مدل اسمیت-واتسون-تاپر  به دست می‌آید، این 

مدل به فرم معادله)6( است]32[.
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در  برشی  و  نرمال  کرنش  بازه  نرمال،  تنش  که  می‌دهند  نشان  نتایج 
چندمحوره  خستگی  عمر  بر  مستقیمی  اثر  ماکزیمم،  آسیب  بحرانی  صفحه 
کرنش  دامنه  و   max) (σ ماکزیمم نرمال  تنش  بنابراین، حاصل‌ضرب  دارند. 
معادل جدید به‌عنوان پارامتر جدید آسیب خستگی(d) در نظر گرفته می‌شود. 
در رابطه)6( صفحه بحرانی بر اساس بیشترین مقدار پارامتر آسیب خستگی 

تعیین شده و اثر تنش متوسط نیز لحاظ می‌شود.

مدل‏های تخمین عمر خزشی-2 -2 
عمر خزشی پره به دما، سطح تنش و زمان نگه‌داری بار بستگی دارد. 
ساختار پره بسیار پیچیده است و اعوجاج4 مشخصی بین جهت طولی 5و جهت 
وتر 6وجود دارد، و حضور برخی نقایص‌ ریز ساختاری، محاسبه دقیق میادین‌ 
تنش-کرنش و دما را حین عملکرد پره دشوار می‌سازد. بنابراین، ایجاد یک 
به‌طور دقیق و عملی  را  بتواند عمر  مدل نظری پیش‌بینی عمر خزشی که 

4. Distortion
5. Span
6. Chord
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محاسبه نماید، از اهمیت بالایی برخوردار است. پیش‌بینی عمر خزشی پره 
معمولًا با استفاده از روش لارسون-میلر انجام می‌شود]35[.
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مدل‏های تخمین عمر خزش-خستگی-2 -3 
عمر خستگی کم‌چرخه و عمر خزشی در پره‌های توربین فشار بالا 

اهمیت زیادی دارند، در اینجا مدل تجمع خطی آسیب برای ترکیب آسیب 
خستگی کم‌چرخه)عدم وابستگی به زمان( و آسیب خزش)وابسته به زمان( 

استفاده می‌شود]36[.
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D باشد، اندرکنش بین خستگی و خزش وجود دارد، در غیر  ≠1 اگر 
اندرکنش خزش- نمایش  به‌منظور  ندارد]32[.  وجود  اندرکنش  این صورت 

خستگی و بررسی مکانیسم واماندگی قطعه، لاگنبرگ و همکاران ]37[ مدلی 
مدل ضریب  این  در  کردند،  پیشنهاد  آسیب  خطی  تجمع  برای  اصلاح‌شده 
در  را  خزش-خستگی  اندرکنش  شدت  تا  می‌شود  معرفی   )B( برهمکنش 

مقیاس کلان بیان نماید.
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(13) ε =ε +εt me th 
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t

 

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(PU )

+ (PU * U ) =t
T

(-Pδ + μ( U + ( U ) )) + S = 0M




  
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n n Δt Δti i i i2+B( + ) + =1
N N t tf f b b

    
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مدل‏سازی عددی پره توربین گاز)کوپل سازه حرارت(-2 -4 
پره1،  بدنه  است:  شده  تشکیل  اصلی  بخش  سه  از  معمولًا  توربین  پره 
وظیفه تبدیل انرژی گاز به انرژی مکانیکی را بر عهده دارد و جهت جریان 
1. Blade Body

هوا را بهبود می‌بخشد. صفحه لبه2، باعث کاهش تمرکز تنش شده و از ورود 
گازهای دما بالا به قطعات مقاوم به حرارت مانند دیسک توربین جلوگیری 
می‌کند. اتصال ریشه3، پره را به دیسک توربین متصل کرده و باعث کاهش 
تنش تماسی و افزایش انتقال حرارت می‌شود. از این رو تحلیل دما در پره 

حائز اهمیت می‏باشد.
برای تحلیل رفتار پره توربین در شرایط عملیاتی، از یک مدل اندرکنش 
این  در  استفاده شده است.  اندرکنش یک‌طرفه  با رویکرد  حرارتی–سازه‌ای 
ابتدا تحلیل دینامیک سیالات محاسباتی شامل معادلات جریان و  رویکرد، 
حرارت در سیال به کمک روش انتقال حرارت مزدوج حل شده و سپس نتایج 
انتقال  تحلیل  و  منتقل  سازه‌ای  مدل  به  پره  روی سطح  فشار  و  دما  توزیع 
حرارت در پره انجام می‏شود. در این پژوهش اثر تغییرشکل سازه بر میدان 

جریان در نظر گرفته نشده و تغییرشکل‌ها کوچک فرض شده‌اند.

معادلات ناحیه جامد-2 -5 
مواد تحت بارگذاری استاتیکی و دینامیکی در دماهای بالا دچار تغییرات 
ابعادی ناشی از تنش‏های گرمایی علاوه بر تنش‏های مکانیکی خواهند شد؛ 
1 نقطه ذوب ماده می‏باشد، دراین 

3
دمای بالا اغلب شامل دماهای بالا‌تر از 

دما تغییر شکل‏های ایجاد شده ناشی از گرما قابل ملاحظه هستند.
تعیین رفتار مواد در برابر تنش‌های اعمالی اولین قدم برای تعیین عمر 
و درنهایت طراحی قطعات می‌باشد. این پاسخ بر مبنای نرخ کرنش به شکل 

زیر تعریف می‏شود]38[:

)12(

(8) T=(9 θ / 5+32)+460 

(9) 2 3logσ=a +a P+a P +a P0 1 2 3 
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n Δti iD +D = + =Df c N tf b

  
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(13) ε =ε +εt me th 

 

(14) σ =2Gε +(κε -αΔT)δij ij kk ij 
υEκ= ,

(1+υ)(1-2υ)
EG= ,

2(1+υ)
Eα= ,

1-2υ
 

 

(15) ρ+ (PU )=0
t

 


 

 

(16) 
(PU )

+ (PU * U ) =t
T

(-Pδ + μ( U + ( U ) )) + S = 0M




  

 

 

 

(11) 
1

n n Δt Δti i i i2+B( + ) + =1
N N t tf f b b

    
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این معادله به عنوان معادله بنیادین شناخته شده و دما و آنتروپی تعریف 
کننده پارامترهای مربوط به ریز‌ساختار ماده هستند که در مهندسی مکانیک 

به عنوان متغیر داخلی شناخته می‏شوند]38[.
کرنش کل به کمک رابطه زیر محاسبه می‏شود]38[:

)13(

(8) T=(9 θ / 5+32)+460 

(9) 2 3logσ=a +a P+a P +a P0 1 2 3 
 

(11) 
n Δti iD +D = + =Df c N tf b

  

 

 

(12) ε=F(σ,T,S) 

 

(13) ε =ε +εt me th 

 

(14) σ =2Gε +(κε -αΔT)δij ij kk ij 
υEκ= ,

(1+υ)(1-2υ)
EG= ,

2(1+υ)
Eα= ,

1-2υ
 

 

(15) ρ+ (PU )=0
t

 


 

 

(16) 
(PU )

+ (PU * U ) =t
T

(-Pδ + μ( U + ( U ) )) + S = 0M




  

 

 

 

(11) 
1

n n Δt Δti i i i2+B( + ) + =1
N N t tf f b b

    

�

åth کرنش ناشی از بارهای مکانیکی و  åme åt کرنش کل،  دراین جا
2. Edge Plate
3.Tenon
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کرنش حرارتی می‏باشد.
دلیل  به  و  می‏کند  تغییر  الاستیک  جسم  یک  دمای  که  هنگامی 
محدودیت‏های داخلی و خارجی، تنش‏هایی در جسم ایجاد می‏شود. براساس 
معادلات زیر برهم‏نهی تأثیر دما، تنها تفاوت در معادله فیزیکی بین مسئله 

الاستیک و مسئله الاستیک حرارتی است ]39[:

)14(

(8) T=(9 θ / 5+32)+460 

(9) 2 3logσ=a +a P+a P +a P0 1 2 3 
 

(11) 
n Δti iD +D = + =Df c N tf b

  

 

 

(12) ε=F(σ,T,S) 

 

(13) ε =ε +εt me th 

 

(14) σ =2Gε +(κε -αΔT)δij ij kk ij 
υEκ= ,

(1+υ)(1-2υ)
EG= ,

2(1+υ)
Eα= ,

1-2υ
 

 

(15) ρ+ (PU )=0
t

 


 

 

(16) 
(PU )

+ (PU * U ) =t
T

(-Pδ + μ( U + ( U ) )) + S = 0M




  
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n n Δt Δti i i i2+B( + ) + =1
N N t tf f b b

    
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مدل‏ ناحیه سیال-2 -6 
با فرض تراکم‏پذیر بودن گاز در اطراف پره توربین موتور هواپیما، جریان 
پایدار پره در شرایط عملیاتی واقعی از قوانین بقای جرم، مومنتوم و انرژی 

پیروی می‌کند]40[.
گاز در دامنه سیال اطراف پره تراکم‏پذیر  بوده و معادله )15( مربوط به 

پیوستگی سیال است.

)15(

(8) T=(9 θ / 5+32)+460 

(9) 2 3logσ=a +a P+a P +a P0 1 2 3 
 

(11) 
n Δti iD +D = + =Df c N tf b

  

 

 

(12) ε=F(σ,T,S) 

 

(13) ε =ε +εt me th 

 

(14) σ =2Gε +(κε -αΔT)δij ij kk ij 
υEκ= ,

(1+υ)(1-2υ)
EG= ,

2(1+υ)
Eα= ,

1-2υ
 

 

(15) ρ+ (PU )=0
t

 


 

 

(16) 
(PU )

+ (PU * U ) =t
T

(-Pδ + μ( U + ( U ) )) + S = 0M




  
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1

n n Δt Δti i i i2+B( + ) + =1
N N t tf f b b

    
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مؤلفه‌های سرعت گاز مطابق معادله )16( از معادله بقای مومنتوم پیروی 
می‌کنند.

)16(

(8) T=(9 θ / 5+32)+460 

(9) 2 3logσ=a +a P+a P +a P0 1 2 3 
 

(11) 
n Δti iD +D = + =Df c N tf b

  

 

 

(12) ε=F(σ,T,S) 

 

(13) ε =ε +εt me th 

 

(14) σ =2Gε +(κε -αΔT)δij ij kk ij 
υEκ= ,

(1+υ)(1-2υ)
EG= ,

2(1+υ)
Eα= ,

1-2υ
 

 

(15) ρ+ (PU )=0
t

 


 

 

(16) 
(PU )

+ (PU * U ) =t
T

(-Pδ + μ( U + ( U ) )) + S = 0M




  
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n n Δt Δti i i i2+B( + ) + =1
N N t tf f b b

    
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با صرف‌نظر از اتلاف ویسکوزیته گاز در دامنه سیال اطراف پره، بقای 
انرژی مطابق معادله )17(برقرار است.

)17( (17) 

*(Ph ) P *
- + (PU h ) =t t

2T(λ T) + (μ U + U - UδU ) + SE3

 
 

     

 

(18) 1* 2h =h+ U ,
2

h=h(P,T) 

 

(19) P=P(P,T) 

(21) C =C (P,T),P P 

 

(21) w(P+P )refP=
RT

 

 

(22) 
(ρ k) (ρ u k) kf f i+ =P +β ρ kω+ [(μ+σ μ ) ]k f k tt x x xi i i

   
   

 

 

(23) 

(ρ ω) (ρ u ω) 2 2f f i+ = αρ s - βρ ωf ft x i
ω

+ [(μ + σ μ ) ]ω tx xi i
1 k ω

+2(1 - F )ρ σ1 f 2 ω x xω i i

 

 

 
 

 
 

 

 

(24) 
4ρσ k2k 500υ 4ωF =tanh[{min[max( , )], } ]1 2 2β ωy y ω CD ykω


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)18(
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 
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     
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معادلات )19(و)20( به‌ترتیب معادله حالت و معادله ظرفیت گرمایی ویژه 
هستند.

)19(
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*(Ph ) P *
- + (PU h ) =t t

2T(λ T) + (μ U + U - UδU ) + SE3

 
 

     

 

(18) 1* 2h =h+ U ,
2

h=h(P,T) 

 

(19) P=P(P,T) 

(21) C =C (P,T),P P 

 

(21) w(P+P )refP=
RT

 

 

(22) 
(ρ k) (ρ u k) kf f i+ =P +β ρ kω+ [(μ+σ μ ) ]k f k tt x x xi i i

   
   

 

 

(23) 
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1 k ω
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 

 

 
 

 
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)20(
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 
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     
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(21) C =C (P,T),P P 
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RT
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   
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معادلات گاز ایده‌آل:

)21(
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 
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     

 

(18) 1* 2h =h+ U ,
2

h=h(P,T) 

 

(19) P=P(P,T) 

(21) C =C (P,T),P P 

 

(21) w(P+P )refP=
RT

 

 

(22) 
(ρ k) (ρ u k) kf f i+ =P +β ρ kω+ [(μ+σ μ ) ]k f k tt x x xi i i

   
   

 

 

(23) 

(ρ ω) (ρ u ω) 2 2f f i+ = αρ s - βρ ωf ft x i
ω

+ [(μ + σ μ ) ]ω tx xi i
1 k ω

+2(1 - F )ρ σ1 f 2 ω x xω i i

 

 
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 
 
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مدل‏ جریان توربولانس-2 -7 
جریان گاز، در میدان جریان خارجی پره توربین، آشفته و پیچیده می‏باشد. 
مدل آشفتگی کا-اپسیلون1 که توسط لنَدِر و اسپالدینگ پیشنهاد شده، مدلی 
ساده و استاندارد است که می‌تواند مسئله جریان‌های آشفته با عدد رینولدز 
بالا را به‌طور مؤثر حل کند. این مدل به دلیل دقت و پایداری بالا، به‌طور 
گسترده در توصیف وضعیت آشفته گاز در کاربری‏های صنعتی مورد استفاده 
قرار گرفته است، اما برای پیش‌بینی جریان‌های پیچیده با گرادیان فشار قوی 
عملکرد مناسبی ندارد. در سال‌های اخیر، پژوهشگران مدل کا-اپسیلون را 
Rε اصلاح کرده و مدل کا-اپسیلون برپایه  از طریق افزودن عبارت اضافی
نظریه بازبهنجارشده2 ]41[ و همچنین مدل کا-اپسیلون تحقیق‌پذیر3 ]42[

را با اصلاح چرخش گردابه‌ها توسعه داده‌اند. در این پژوهش، برای تحلیل 
ویژگی‌های جریان پیرامون پره، از مدل کا-امگا با انتقال تنش برشی4 ]43[ 
استفاده شده است که با افزودن یک تابع ترکیبی انتقالی، عملکرد بهتری در 
شبیه‌سازی جریان‌های پیچیده مانند موج ضربه‌ای و جریان‌های با گرادیان 

فشار معکوس دارد.
ادامه ذکر  انتقال تنش برشی در  با  معادلات مدل توربولانسی کا-امگا 
1. k ε−
2.  RNG k ε−
3.  Realizable k ε−
4.  ( )k SSTω−
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می‏شوند]44[:
انرژی جنبشی:

)22(

(17) 

*(Ph ) P *
- + (PU h ) =t t

2T(λ T) + (μ U + U - UδU ) + SE3

 
 

     

 

(18) 1* 2h =h+ U ,
2

h=h(P,T) 

 

(19) P=P(P,T) 

(21) C =C (P,T),P P 

 

(21) w(P+P )refP=
RT

 

 

(22) 
(ρ k) (ρ u k) kf f i+ =P +β ρ kω+ [(μ+σ μ ) ]k f k tt x x xi i i

   
   

 

 

(23) 

(ρ ω) (ρ u ω) 2 2f f i+ = αρ s - βρ ωf ft x i
ω

+ [(μ + σ μ ) ]ω tx xi i
1 k ω

+2(1 - F )ρ σ1 f 2 ω x xω i i

 

 

 
 

 
 
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
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فرکانس امگا:

)23(
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     
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   
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 

 
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 
 
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تابع آمیختگی1:
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 
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     
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(ρ k) (ρ u k) kf f i+ =P +β ρ kω+ [(μ+σ μ ) ]k f k tt x x xi i i

   
   

 

 

(23) 

(ρ ω) (ρ u ω) 2 2f f i+ = αρ s - βρ ωf ft x i
ω

+ [(μ + σ μ ) ]ω tx xi i
1 k ω

+2(1 - F )ρ σ1 f 2 ω x xω i i

 

 

 
 

 
 

 

 

(24) 
4ρσ k2k 500υ 4ωF =tanh[{min[max( , )], } ]1 2 2β ωy y ω CD ykω


 

 

�

)25( (25) 

1 k ω -10CD =max(2σ ,1*10 )kω 2 ω x xω i i

 
 

 

β=F β +(1-F )β1 1 1 2 

α=F α +(1-F )α1 1 1 2 

 

(26) 
α k1υ =t max(α ω,sF )1 2

 

 

(27) 2 k 500υ 2F =tanh[{max( , )} ]2 2β ωy y ω
 

 

(28) u u uj j iP =min(μ ( + ),10β ρ kω)k t fx x xj i j

  


  
 

(29) 
 

β =0.0828,2α =5.9,1 

β =0.09,β =3.40,1 
σ =1,k2σ =0.856ω2 

α =0.44,2σ =0.85,k1σ =0.5,ω1 

 

 

(31) 3
T T +M2μ(T)=μ ( ) +( )0 T T+M




KT =273.11 ,M=110.56 

Pa.s
-5

μ = 1.7894 10 ,0 

(31)       
      

(ρ c T)s p T T T= (λ )+ (λ )+ (λ )+SEt x x y y z z 

�

محدود کننده ویسکوزیته گردابی2:

)26(

(25) 

1 k ω -10CD =max(2σ ,1*10 )kω 2 ω x xω i i

 
 

 

β=F β +(1-F )β1 1 1 2 

α=F α +(1-F )α1 1 1 2 

 

(26) 
α k1υ =t max(α ω,sF )1 2

 

 

(27) 2 k 500υ 2F =tanh[{max( , )} ]2 2β ωy y ω
 

 

(28) u u uj j iP =min(μ ( + ),10β ρ kω)k t fx x xj i j

  


  
 

(29) 
 

β =0.0828,2α =5.9,1 

β =0.09,β =3.40,1 
σ =1,k2σ =0.856ω2 

α =0.44,2σ =0.85,k1σ =0.5,ω1 

 

 

(31) 3
T T +M2μ(T)=μ ( ) +( )0 T T+M




KT =273.11 ,M=110.56 

Pa.s
-5

μ = 1.7894 10 ,0 

(31)       
      

(ρ c T)s p T T T= (λ )+ (λ )+ (λ )+SEt x x y y z z 

�

1. Blending function
2. Eddy-viscosity

t باشد از تابع مختلط دوم استفاده می‏کنیم تا 
t

µ
ν

ρ
= در زمان‏هایی که 

خطاهای ناشی از جریان آزاد3 را از بین ببرد.
تابع آمیختگی دوم4:

)27(

(25) 

1 k ω -10CD =max(2σ ,1*10 )kω 2 ω x xω i i

 
 

 

β=F β +(1-F )β1 1 1 2 

α=F α +(1-F )α1 1 1 2 

 

(26) 
α k1υ =t max(α ω,sF )1 2

 

 

(27) 2 k 500υ 2F =tanh[{max( , )} ]2 2β ωy y ω
 

 

(28) u u uj j iP =min(μ ( + ),10β ρ kω)k t fx x xj i j

  


  
 

(29) 
 

β =0.0828,2α =5.9,1 

β =0.09,β =3.40,1 
σ =1,k2σ =0.856ω2 

α =0.44,2σ =0.85,k1σ =0.5,ω1 

 

 

(31) 3
T T +M2μ(T)=μ ( ) +( )0 T T+M




KT =273.11 ,M=110.56 

Pa.s
-5

μ = 1.7894 10 ,0 

(31)       
      

(ρ c T)s p T T T= (λ )+ (λ )+ (λ )+SEt x x y y z z 

�

 SST توربولانسی مدل  برای   )28( معادله  مطابق  محدود‌کننده  یک 
اعمال می‏شود تا از ایجاد تلاطم در مناطق راکد جلوگیری کند.

)28(

(25) 

1 k ω -10CD =max(2σ ,1*10 )kω 2 ω x xω i i

 
 

 

β=F β +(1-F )β1 1 1 2 

α=F α +(1-F )α1 1 1 2 

 

(26) 
α k1υ =t max(α ω,sF )1 2

 

 

(27) 2 k 500υ 2F =tanh[{max( , )} ]2 2β ωy y ω
 

 

(28) u u uj j iP =min(μ ( + ),10β ρ kω)k t fx x xj i j

  


  
 

(29) 
 

β =0.0828,2α =5.9,1 

β =0.09,β =3.40,1 
σ =1,k2σ =0.856ω2 

α =0.44,2σ =0.85,k1σ =0.5,ω1 

 

 

(31) 3
T T +M2μ(T)=μ ( ) +( )0 T T+M




KT =273.11 ,M=110.56 

Pa.s
-5

μ = 1.7894 10 ,0 

(31)       
      

(ρ c T)s p T T T= (λ )+ (λ )+ (λ )+SEt x x y y z z 

�

)29(

(25) 

1 k ω -10CD =max(2σ ,1*10 )kω 2 ω x xω i i

 
 

 

β=F β +(1-F )β1 1 1 2 

α=F α +(1-F )α1 1 1 2 

 

(26) 
α k1υ =t max(α ω,sF )1 2

 

 

(27) 2 k 500υ 2F =tanh[{max( , )} ]2 2β ωy y ω
 

 

(28) u u uj j iP =min(μ ( + ),10β ρ kω)k t fx x xj i j

  


  
 

(29) 
 

β =0.0828,2α =5.9,1 

β =0.09,β =3.40,1 
σ =1,k2σ =0.856ω2 

α =0.44,2σ =0.85,k1σ =0.5,ω1 

 

 

(31) 3
T T +M2μ(T)=μ ( ) +( )0 T T+M




KT =273.11 ,M=110.56 

Pa.s
-5

μ = 1.7894 10 ,0 

(31)       
      

(ρ c T)s p T T T= (λ )+ (λ )+ (λ )+SEt x x y y z z 

�

مدل‏ انتقال حرارت مزدوج-2 -8 
اساس روش انتقال حرارت مزدوج، کوپل نواحی جامد و سیال از طریق 
پایستگی انرژی می‏باشد. طبق مطالعات انجام شده از جمله پژوهش یورک 
و  جامد  نواحی  کوپل  اجرای  برای  به‏طورکلی  مزدوج  حرارت  انتقال  روش 
سیال به صورت کارآمد مورد استفاده قرار می‏گیرد]45[. یکی از روش‏های 
تحلیل انتقال حرارت مزدوج، بر مشخصات دمایی مرز واحد که توسط سلول 
از  مجاور در طرف دیگر مرز مشخص می‏شود، تمرکز دارد؛ طی هر تکرار 
حل دمای مرز جامد و سیال دما به گونه‏ای تنظیم می‏شود که شار حرارتی 
محاسبه شده در سمت سیال دقیقاً شار حرارتی محاسبه شده در سمت جامد 
را متعادل نماید. این اجرای مبتنی بر دمای مرز جامد و سیال بسیار پایدار و 
کارآمد است؛ در پژوهش حاضر این روش در شبیه‏سازی تمام‏مقیاس به‏کار 

گرفته شده است]46[. 

3. Freestream
4. Second blending function:
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1049

گرفته  قرار  استفاده  مورد  انرژی  بقای  معادله  به‌عنوان   )30( معادله 
است]40[.

)30(

(25) 

1 k ω -10CD =max(2σ ,1*10 )kω 2 ω x xω i i

 
 

 

β=F β +(1-F )β1 1 1 2 

α=F α +(1-F )α1 1 1 2 

 

(26) 
α k1υ =t max(α ω,sF )1 2

 

 

(27) 2 k 500υ 2F =tanh[{max( , )} ]2 2β ωy y ω
 

 

(28) u u uj j iP =min(μ ( + ),10β ρ kω)k t fx x xj i j

  


  
 

(29) 
 

β =0.0828,2α =5.9,1 

β =0.09,β =3.40,1 
σ =1,k2σ =0.856ω2 

α =0.44,2σ =0.85,k1σ =0.5,ω1 

 

 

(31) 3
T T +M2μ(T)=μ ( ) +( )0 T T+M




KT =273.11 ,M=110.56 

Pa.s
-5

μ = 1.7894 10 ,0 

(31)       
      

(ρ c T)s p T T T= (λ )+ (λ )+ (λ )+SEt x x y y z z �

خواص سیال-3 
معنی  این  به  می‌شوند،  شناخته  تراکم‌پذیر  سیالات  عنوان  به  گازها 
حالی  در  می‌کند.  تغییر  آن‌ها  چگالی  و  حجم  دما،  و  فشار  تغییر  با  که 
در  که  می‌شوند  تعریف  سیالاتی  عنوان  به  کامل(  )یا  ایده‌آل  گازهای  که 
آن‌ها لزجت صفر و رفتار آن‌ها تحت شرایط ایده‌آل قابل پیش‌بینی است، 
گازهای واقعی معمولًا رفتار پیچیده‌تری دارند و تحت تأثیر عوامل مختلفی 
نظریه‌های  و  ساترلند  معادله  نتیجه،  در  می‌گیرند.  قرار  فشار  و  دما  مانند 
مرتبط با گازهای ایده‌آل و سیالات تراکم‌پذیر به درک عمیق‌تری از رفتار 
ویژه  به  ارتباطات  این  مرتبط کمک می‌کند.  و طراحی سیستم‌های  گازها 
ویژه‌ای  اهمیت  از  ترمودینامیک  و  سیالات  مکانیک  شیمی،  مهندسی  در 

برخوردار است]47[.
ویسکوزیته  اما  می‏شود  درنظرگرفته  ایده‏آل  گاز  سیال،  مقاله  این  در 
دینامیکی و هدایت حرارتی بر اساس فرمول ساترلند برای تغییر خواص با دما 

به صورت زیر مشخص شده‏ است]47[:

)31(

(25) 

1 k ω -10CD =max(2σ ,1*10 )kω 2 ω x xω i i

 
 

 

β=F β +(1-F )β1 1 1 2 

α=F α +(1-F )α1 1 1 2 

 

(26) 
α k1υ =t max(α ω,sF )1 2

 

 

(27) 2 k 500υ 2F =tanh[{max( , )} ]2 2β ωy y ω
 

 

(28) u u uj j iP =min(μ ( + ),10β ρ kω)k t fx x xj i j

  


  
 

(29) 
 

β =0.0828,2α =5.9,1 

β =0.09,β =3.40,1 
σ =1,k2σ =0.856ω2 

α =0.44,2σ =0.85,k1σ =0.5,ω1 

 

 

(31) 3
T T +M2μ(T)=μ ( ) +( )0 T T+M




KT =273.11 ,M=110.56 

Pa.s
-5

μ = 1.7894 10 ,0 

(31)       
      

(ρ c T)s p T T T= (λ )+ (λ )+ (λ )+SEt x x y y z z 

�

)32(

(32) 3 T +ST f2K(T)=λ ( ) +( )0 T T+S f





W
m.K

λ =0.02116 ,0KT =273.11 ,KS=194

(33) 2 3 4c =a +a T+a T +a T +a Tp 0 1 2 3 4

-6a =5.141114*102
-9a =-3.3917446*10 ,3 

a =957.110256,0a =0.2365234,1

-12a =-6.0929646*104

 

 (43) σ τ τ ε γ γx xy xz x xy xz
σ= τ σ τ ε= γ ε γyx y yz yx y yz

τ τ σ γ γ εzx zy z zx zy z

   
   
   
   
      
   

 

 

 (43) a =cosθsin a =sinθsin a =cos11 12 13
a =-sinθ a =cos a =021 22 23

a =-cosθcos a =-sinθcos a =sin31 32 33

   
 
 
 
    

 

 

 

 (43) 

 

2 2 2a a aσ 2a a 2a a 2a a11 12 13x 11 12 12 13 11 13
σ 2 2 2a a a 2a a 2a a 2a ay 21 22 23 21 22 22 23 21 23
σ 2a a 2a a 2a az 2 2 2a a a 31 32 32 33 31 33= 31 32 33τx y a a a a a a11 21 12 22 13 23τ y z a a a a a a21 31 22 32 23 33
τx z a a11 31

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   







 

 

 

σx
σ y
σ z
τxya a +a a a a +a a a a +a a12 21 11 22 13 22 12 23 13 21 11 23 τ yza a +a a a a +a a a a +a a22 31 21 32 23 32 22 33 23 31 21 33 τxz

a a a a a a +a a a a +a a a a +a a12 32 13 33 12 31 11 32 13 32 12 33 13 31 11 33

 
 
   

  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
     

  
 












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)33(

(32) 3 T +ST f2K(T)=λ ( ) +( )0 T T+S f





W
m.K

λ =0.02116 ,0KT =273.11 ,KS=194

(33) 2 3 4c =a +a T+a T +a T +a Tp 0 1 2 3 4

-6a =5.141114*102
-9a =-3.3917446*10 ,3 

a =957.110256,0a =0.2365234,1

-12a =-6.0929646*104

 

 (43) σ τ τ ε γ γx xy xz x xy xz
σ= τ σ τ ε= γ ε γyx y yz yx y yz

τ τ σ γ γ εzx zy z zx zy z

   
   
   
   
      
   

 

 

 (43) a =cosθsin a =sinθsin a =cos11 12 13
a =-sinθ a =cos a =021 22 23

a =-cosθcos a =-sinθcos a =sin31 32 33

   
 
 
 
    

 

 

 

 (43) 

 

2 2 2a a aσ 2a a 2a a 2a a11 12 13x 11 12 12 13 11 13
σ 2 2 2a a a 2a a 2a a 2a ay 21 22 23 21 22 22 23 21 23
σ 2a a 2a a 2a az 2 2 2a a a 31 32 32 33 31 33= 31 32 33τx y a a a a a a11 21 12 22 13 23τ y z a a a a a a21 31 22 32 23 33
τx z a a11 31

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   







 

 

 

σx
σ y
σ z
τxya a +a a a a +a a a a +a a12 21 11 22 13 22 12 23 13 21 11 23 τ yza a +a a a a +a a a a +a a22 31 21 32 23 32 22 33 23 31 21 33 τxz

a a a a a a +a a a a +a a a a +a a12 32 13 33 12 31 11 32 13 32 12 33 13 31 11 33

 
 
   

  
 
 
 
 
 
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 
 
 
 
     

  
 












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خواص ماده برای پره توربین گاز-4 
125DZ یکی از پیشرفته‌ترین آلیاژهای جهت‌دار جامدشده است  ماده 
قابلیت  و  حرارتی  خستگی  بالا،  دمای  برابر  در  عالی  استحکام  دلیل  به  و 
قرار  استفاده  مورد  توربین  پره‌های  ساخت  در  گسترده  به‌طور  ریخته‌گری، 

می‌گیرد.

 1- 4-125DZ مشخصات آلیاژ 
ساختار  با   125DZ پایه‏نیکل  سوپرآلیاژ  از  توربین،  پره‌های  برای 

3 استفاده شده است. 
kg / mρ ×

3
= 8.48 10 جهت‌دار جامدشده1 و چگالی 

در  که  است  رسوب‌سخت‌شونده2  کریستالی  ستونی  ساختار  دارای  آلیاژ  این 
برابر دمای بالا و خستگی حرارتی مقاومت دارد. خواص حرارتی و مکانیکی 
این آلیاژ در دماهای مختلف در راهنمای مواد هوافضای چین3 ]48[ ارائه شده 
است)جدول 2(، همچنین ترکیب شیمیایی آلیاژ و ثابت‌های خزش و خستگی 

درجدول 3 و جدول 4 آورده شده‌اند.

شبیه‏سازی عددی-5 
در این مقاله تحلیل سیالاتی و انتقال حرارت به کمک نرم‏افزار انسیس 
انجام پذیرفت، به شکلی که یک دامنه متناسب با پره با شرایط مرزی مذکور 
سطح  در  مزدوج  حرارت  انتقال  تحلیل  شد.  گرفته  نظر  در  بخش1-5،  در 
مشترک سیال-سازه به‏صورتی که انتقال حرارت هدایت درسیال و همرفت 
ادامه مقادیر دمای  در  اجرا شد؛  باشد  برقرار  در سطح مشترک سیال-سازه 
برای  آباکوس  نرم‏افزار  به  پارامترهای مختصات و دما  به‏صورت  پره،  سطح 
بار  اعمال  با  آن  از  پس  شد.  منتقل  سازه  در  هدایت  حرارت  انتقال  تحلیل 
حرارتی و گریز از مرکز)از بار آئرودینامیک به دلیل اثرات ناچیز آن صرف‏نظر 

1. Directionally Solidified
2. Precipitation hardening directionally solidified columnar 
crystal super-alloy
3. Consulting China Aviation Materials Manual
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جدول 2. خواص ماده در دماهای مختلف]48[.

Table 2. Materials specifications at different temperatures.
 [44]خواص ماده در دماهای مختلف 2جدول 

Table 2 Materials specifications at different temperatures 
 

099 099 099 099 099 ۴99 399 299  )°C(T 
206۴ 0/2۴ 0/22 3/29 10 0/10 1/13 0/19  )w/m°C(λ 

- 099 099 099 099 099 209 29  )°C(T 
- 130 13060 1۴060 10160 10160 100 10060  )GPa(E 
- ۴30/9 ۴3/9 ۴3/9 ۴10/9 ۴1/9 ۴90/9 ۴1/9  μ 

- - 009 099 009 009 099 29  )°C(T 
- - 0۴9 009 1939 1219 1229 1329  )MPa(σb 
- - ۴00 009 090 000 039 000  )MPa(σ0.2 
- 29-099 29-099 29-099 29-099 29-099 29-۴99 29-399  )°C(T 
- 90/10 00/1۴ 9۴/1۴ 03/13 20/13 00/12 ۴0/12  -6 -1)10 *°C (α 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

جدول 3. ترکیبات شیمیایی آلیاژ ]48[.

Table 3. Chemical compositions of the alloy
 [44]ترکیبات شیمیایی آلیاژ 2جدول 

Table 3 Chemical compositions of the alloy 
 

 C Cr Ni Co W Mo Al Ta Hf Ti 

9/90~9/12 0/۴~0/۴ 𝑙𝑙𝑙𝑙𝑙𝑙. 0/0~19/0 0/0~0/0 1/0~2/0 ۴/0~0/۴ 3/0~۴/1 1/2~1/0 9/0 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

جدول 4. ثوابت خزش و خستگی در دمای 850 درجه سانتی‏گراد ]48[.

Table 4. Creep and fatigue constants at )°C(850 .

 [44]گراد درجه سانتی 451 ثوابت خزش و خستگی در دمای 4جدول 
 )°C(850Table 4 Creep and fatigue constants at 

  

a3 a2 a1 a0 C
خزشثوابت 

−03/03۴09 31/۴0210 −0/1020۴0 ۴/220۴۴0 1۴/1۴0 
c b ε f )MPa(σ f ثوابت خستگی

 −9/000 −9/190 3/%2 1000 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



نشریه مهندسی مکانیک امیرکبیر، دوره 57، شماره 8، سال 1404، صفحه 1037 تا 1068

1051

متوالی1  صورت  به  تحلیل  آمد)این  بدست  تنش  تحلیل  نتایج  است(  شده 
انجام پذیرفت(. به‏صورت کلی می‏توان گفت تنش حاصل با در نظر گرفتن 

اندرکنش یکطرفه سیال-سازه محاسبه شده است. 
                            

هندسه دامنه محاسباتی و پره-5 -1 
در این مقاله هندسه یک پره متحرک مربوط به یک توربین گاز فشار بالا 
مورد بررسی قرار گرفت؛ هندسه پره همراه با ناحیه محاسباتی سیال اطراف 

پره در شکل 3 نمایش داده شده است.
برای مدل‏سازی گذرگاه میان پره‏ها از شرایط مرزی تکراری یا پریودیک2 
استفاده شده است. شرط مرزی پریودیک هنگامی استفاده می‏شود که با یک 
به  مربوط  پارامترهای  مشخص  در جهت  دوران  یا  و  جابجایی  ثابت  مقدار 
جریان عیناً تکرار شود، برای این مسئله لازم است، علاوه بر هندسه شرایط 
مرزی نیز تکرار شود. در این مدل فیزیکی با توجه به تناوب هندسه ساختاری، 
پره  کسکید  کل  شبیه‏سازی  برای  پریودیک  شرایط  از  حاضر  عددی  مدل 

1. Sequentialy
2. Periodic

استفاده می‏کند تا در حافظه و زمان محاسباتی صرفه‏جویی شود.
ناحیه گرمایش  تناوبی محدود شده و  گذرگاه گاز ‏داغ، توسط صفحات 
آیرودینامیکی خارج از پره را ایجاد می‏کند. دو مرز تناوبی تقریباً مطابق با خط 
انحنای پره3 هستند و برای نزدیک شدن چیدمان واقعی پره‏ها در  مرکزی 
کسکید، صفحات تناوبی با فاصله دوره تناوب پره4 از یکدیگر در جهت عمود 
به جریان ترسیم شده‏اند. ورودی با یک طول وتر5 از لبه حمله6 و خروجی نیز 

با یک طول وتر از لبه فرار7 پره جدا می‏شود]49[.

شرایط مرزی-5 -2 
شرایط مرزی تحقیق حاضر در جدول 5 و به صورت شماتیک در شکل 
4 نشان داده شده است. در ورودی، فشار و توزیع دمایی مطابق شکل 5، در 
خروجی، فشار و دما، درمرز مشترک سیال سازه تبادل شار حرارتی و دیواره 
های اطراف دامنه مرز تکرار شونده دارند؛ با توجه به شکل 2 و بررسی جریان 

3. Curvature centerline (chord line)
4. Blade Pitch
5. Chord length
6. Leading edge
7. Trailing edge

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 همراه هندسه پره : دامنه سیال به3شکل 

Fig. 3. Fluid domain including the blade geometry 

شکل 3. دامنه سیال به‏ همراه هندسه پره.

Fig. 3. Fluid domain including the blade geometry.
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جدول 5. شرایط مرزی پره توربین گاز.

Table 5. Boundary conditions of the fluid domain of the gas turbine blade.
 شرایط مرزی پره توربین گاز 0جدول 

Table 5 Boundary conditions of the fluid domain of the gas turbine blade 
 

 بندیطبقه مرز نوع شرط مرزی مقدار 
 مگاپاسکال 3/1

 ورودی فشار ودما

 سیال
Error! Reference 
source not found. 

 مگاپاسکال 00/9
 خروجی فشار ودما

 گراددرجه سانتی 00/020

 دیواره ضریب انتقال حرارت وات بر مترمربع کلوین 29

 ریشه گاه گیردارتکیه - جامد

 پره ایسرعت زاویه رادیان بر ثانیه 20/1۴23

 حرارتی بار
 

 زهسا-طرفه سیالاندرکنش یک سطح پره وارد کردن بار

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 : اعمال شرایط مرزی4شکل 

Fig. 4 Applying      boundary conditions 

شکل 4. اعمال شرایط مرزی.

Fig. 4. Applying boundary conditions. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 : شرط مرزی ورودی دما برحسب مختصه شعاعی پره5شکل 

Fig. 5 Inlet temperature boundary condition in terms of blade radial coordinate 
شکل 5. شرط مرزی ورودی دما برحسب مختصه شعاعی پره.

Fig. 5.  Inlet temperature boundary condition in terms 
of blade radial coordinate.
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دوران  اینرو سرعت  از  بوده،  اصلی  به چرخه  مربوط  آسیب  بیشترین  بارانی 
به‏عنوان مبنای کار لحاظ  بر دقیقه(  پرواز)14460دور  برابر94درصد سرعت 

شده است.

تحلیل نتایج-5 -3 
تحلیل  و  سیال-سازه،  مشترک  در سطح  مزدوج  حرارت  انتقال  تحلیل 
شد.  انجام  توربین  پره  حرارتی  و  مرکز  از  گریز  بارگذاری‌های  با  سازه‏ای 
توزیع‌های دما، تنش و کرنش پره در چرخه اصلی پرواز تحت شرایط کاری 

معمول به ترتیب درشکل 6 ،شکل 7 وشکل 8 نمایش داده شده‌اند. 
کانتور دما در شکل 6 نمایش داده شد و بیشینه دمای حاصل از تحلیل 
انتقال حرارت، 810 درجه سانتی‏گراد بوده که در ناحیه حدودی، یک‌چهارم از 
طول پره قرار دارد؛ از آنجایی که انتقال حرارت تشعشع در دماهای بالاتر از 
900درجه سانتی‏گراد رخ می‏دهد از تحلیل انتقال حرارت تشعشع صرف‏نظر 
شده است. الگوی تغییر دما به‌گونه‌ای است که از مرکز به سمت لبه‌های پره 

افزایش می‌یابد.

معادل  تنش  حداکثر  که  می‌دهد  نشان  ترتیب  به   8 7وشکل  شکل 
 800 نقطه)ب(  در  معادل  تنش  و  916/7مگاپاسکال  با  برابر  نقطه)الف(  در 
مگاپاسکال، همچنین کرنش در این نقطه بیشینه و برابر0/0067 است. تنش 
بیشینه در ریشه پره )صفحه فشار( رخ داده، و علت این پدیده، نوع اتصال 
ریشه به شیار است که مانند یک تیر یک‌سرگیردار عمل می‏کند. باتوجه به 
125DZ ، و نتایج تحلیل عددی در نقطه )الف( با  خواص مکانیکی آلیاژ 
دمای 810 درجه سانتی‏گراد و بیشنه تنش 916مگاپاسکال، براساس جدول 
مقدار  لذا  بوده،  927مگاپاسکال  با  برابر  دما  این  برای  تسلیم  استحکام   2
حداکثر تنش معادل کمتر از استحکام تسلیم ماده است، ازاینرو در پره تغییر 
شکل پلاستیک نخواهیم داشت. حداکثر کرنش معادل در میانه‏ی طول سطح 
فشاری پره رخ می‌دهد. بنابراین، ریشه پره و میانه طول سطح فشاری پره، 
نواحی با ریسک بالا برای خستگی کم‌چرخه و واماندگی خزشی هستند. این 
نواحی به‌عنوان مهم‌ترین بخش‌های ارزیابی استحکام و پیش‌بینی عمر پره 

در نظر گرفته می‌شوند.

 

 

 پره یدما کانتور: 6شکل 
Fig. 6 Blade temperature contour 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 6. کانتور دمای پره.

Fig. 6. Blade temperature contour.

 
 پره تنش کانتور: 7شکل 

Fig. 7 Blade stress contours 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 7. کانتور تنش پره.

Fig. 7. Blade stress contours.
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 پره کرنش کانتور: 8شکل 

Fig. 8 Blade strain contours 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 8. کانتور کرنش پره.

Fig. 8. Blade strain contours.

بررسی همگرایی نتایج-5 -4 
همگرایی  بررسی  تحلیل،  در  بخش  رضایت  نتایج  آوردن  بدست  برای 
شبکه  تولید  برای  است.  نیاز  مورد  بهینه  المان  اندازه  انتخاب  برای  شبکه 
المان‏های  تعداد  با  شبکه  چندین  نتایج  حساسیت  باید  مناسب  محاسباتی 
متفاوت بررسی گردد و حل مستقل از شبکه بدست آید. شبکه‏بندی پره در 
تحلیل سازه با المان مکعبی، دامنه پره با المان مثلثی و پره در تحلیل انتقال 
حرارت با المان مثلثی به ترتیب درشکل 9، شکل 10وشکل 11نمایش داده 

شده است.   
نتایج  و  رسید  مطلوب  همگرایی  به  المان   3062428 با  سیال  تحلیل 
تحلیل فشار و دما به ترتیب در شکل 12وشکل 13 نمایش داده شده است. 
شده  ترسیم  پره  میانی  منحنی  طول  برحسب  فشار  و  دما  نمودار  این  در 
برخورد صفحه  از  گذرنده  منحنی  میانی طول  منحنی  از طول  است)منظور 
این  پره می‏باشد(. در  بیرونی  با سطح  دامنه سیال  ارتفاع  راستای  میانی در 
X موقعیت لبه حمله را نشان می‏دهد که از سمت فشار  = نمودار نقطه 0
X می‏رسد که موقعیت لبه فرار بوده و سپس از لبه فرار  = 0.03 به نقطه 

X می‏رسد که موقعیت لبه حمله را  = 0.06 و از سمت مکش پره به نقطه 
C حاکی از  = 0.25 نشان می‏دهد. در شکل 13 نوسان ایجاد شده در طول 

احتمال رخداد جدایش جریان می‌باشد که در لبه فرار رخ می‌دهد.
شعاعی  تنش‌های  پره  بحرانی  ناحیه  در  تنش،  همگرایی  بررسی  برای 
بحرانی یک مسیر  ناحیه  ترتیب که روی  این  به  قرار گرفت.  بررسی  مورد 
تعریف و برای تعداد المان‌های مختلف تحلیل تکرار شد. نتایج تنش شعاعی 
روی مسیر بحرانی در شکل 14 برای تعداد المان‌های مختلف مورد ارزیابی 
قرار گرفت و ترسیم شد. نمودار نشان می‌دهد مقادیر تنش شعاعی همگرا 

شده است، لذا برای کلیه تحلیل‌ها از 57358 المان استفاده شد.

تعیین موقعیت‏های حساس پره-5 -5 
تنش  به  نه‌تنها  پیچیده،  بارگذاری‌های  تأثیر  تحت  توربین  پره  عمر 
وکرنش در موقعیت ارزیابی بستگی دارد، بلکه به دمای همان موقعیت نیز 
وابسته است. براساس نتایج توزیع دما و تنش-کرنش پره در چرخه اصلی و 
همچنین آمار خرابی‌های تجربی در محیط عملیاتی، دو موقعیت)الف( و)ب( 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 سازه لیتحل در پره یبندشبکه: 9شکل 

Fig. 9. Blade meshing in the 
structural analysis 

 

شکل 9. شبکه‏بندی پره در تحلیل سازه.

Fig. 9. Blade meshing in the structural analysis.
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 پره دامنه یبندشبکه: 11شکل 

Fig. 10. Meshing of the blade domain .شکل 10. شبکه‏بندی دامنه پره

Fig. 10. Meshing of the blade domain.
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 حرارت انتقال لیتحل در پره یبندشبکه: 11شکل 

Fig. 11. Blade meshing in the heat transfer analysis .شکل 11. شبکه‏بندی پره در تحلیل انتقال حرارت

Fig. 11. Blade meshing in the heat transfer analysis.

 

 
 

 (جامد پره اطراف فشار عی)توز شبکه از استقلال یبررس: 12شکل 
Fig. 12 Mesh Independence Investigation (Pressure Distribution 

Around Solid Blade) 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 12. بررسی استقلال از شبکه )توزیع فشار اطراف پره جامد(.

Fig. 12. Mesh Independence Investigation (Pressure Distribution Around Solid Blade).
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 (جامد پره اطراف دما عی)توز شبکه از استقلال یبررس: 11شکل 
Fig. 13 Mesh independence investigation (temperature distribution around solid blade) 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 13. بررسی استقلال از شبکه )توزیع دما اطراف پره جامد(.

Fig. 13. Mesh independence investigation (temperature distribution around solid blade).

  

 (جامد پره اطراف یشعاع یراستا در تنش عیاستقلال از شبکه )توز ی:بررس11شکل 
Fig. 14 Mesh independence investigation (stress distribution in the radial direction around the solid blade) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 14. بررسی استقلال از شبکه )توزیع تنش در راستای شعاعی اطراف پره جامد(.

Fig. 14. Mesh independence investigation (stress distribution in the radial direction around the solid blade).
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انتخاب شدند.  آسیب خستگی  مکانیزم  مطالعه  برای  ارزیابی  نقاط  به‌عنوان 
نقطه)الف( موقعیت تنش بیشینه در ریشه پره1 و نقطه)ب( موقعیت کرنش 

بیشینه در بدنه پره2 می‏باشد، این نقاط در شکل 15 نشان داده شده‏اند.

خزش- -6  آسیب  مکانیزم  مطالعه  برای  آزمایش  طراحی 
خستگی

برای شبیه‌سازی شرایط عملیاتی واقعی پره در محیط کاری آن، روشی 
مستقیم و کارآمد برای مطالعه مکانیزم آسیب خزش-خستگی به کار گرفته 
شد، این روش شامل نمونه‌برداری از نواحی مختلف پره]50[ است. این فرآیند 
پره  با  نمونه‌های شبیه‌سازی‌شده مشابه  و  نیازمند طراحی مناسب فیکسچر 

است]32[.
درشکل  و  طراحی  پره  ویژگی‌های  با  نمونه‌ها  اصول،  این  با  مطابق 
مذکور  درنمونه‏‏های  اجزا محدود  تحلیل  از طریق  داده شده‌اند.  نمایش   15

max) (σ مشخص شد، با اعمال نیروی 14 کیلونیوتون مقدار تنش ماکزیمم
در نمونه پایه پره، 850/2 مگاپاسکال و با اعمال نیروی 10کیلونیوتون مقدار 
(max در نمونه بدنه پره، 814/2 مگاپاسکال می‏شود. این  (σ تنش ماکزیمم 
نتایج نشان داد، توزیع میدان تنش در نمونه‌های شبیه‌سازی شده براساس 
ویژگی‏های پره کاملًا مشابه با موقعیت‌های ارزیابی در پره واقعی است، که 

1. Edge plate
2. blade body

در شکل 16و شکل 17نمایش داده شده‌اند. براساس این تحلیل، مشخص 
اساس  بر  شده  شبیه‏‌سازی  نمونه‌های  در  تنش  میدان  توزیع  و  مقدار  شد، 
مشخصات پره به‌درستی شرایط موقعیت‌های بحرانی پره را نمایش می‏دهند. 
نقطه  و   )7 پره)شکل  در  نقطه)الف(  پره،  پایه  نمونه  در  تنش  بیشینه  ناحیه 
نمایندگی  را   )8 پره)شکل  در  نقطه)ب(  پره،  بدنه  نمونه  در  تنش  بیشینه 
می‏کنند. از اینرو، از داده‏های تجربی نمونه‏های شبیه‏سازی شده در آزمایش 
خستگی و خزش-خستگی، به عنوان عمر خستگی و خزش-خستگی نواحی 

بحرانی پره بهره گرفته شد]32[. 
برای تعیین عمر خستگی نواحی بحرانی پره )نقاط)الف( و)ب((، آزمایش 
خستگی با شکل موج ذوزنقه‌ای با شرایط ذیل روی نمونه بدنه پره و پایه 
پره انجام شده است. زمان نگهداری بار برابر با 0/8ثانیه، زمان یک چرخه 
ثانیه، فرکانس یک هرتز و  نسبت تنش صفر، در جدول 7 اطلاعات  یک 
ذکر شده است. همچنین برای تعیین عمر خزش-خستگی از چهار طیف بار 
مختلف که از تحلیل اجزا محدود تعیین شدند استفاده شد. در جدول 8 برای 
هر چهار طیف بار، زمان نگهداری، زمان یک چرخه و بیشینه بار نمایش داده 

شده‌اند]32[.
با توجه به جدول 8، هرچه زمان نگهداری بار در یک سیکل طولانی‌تر 
باشد، تعداد چرخه‏ها تا واماندگی کمتر شده؛ از طرفی در چرخه‏های مشابه 
هرچه دما بالاتر باشد عمر کوتاه‏تر خواهد شد. لذا زمان نگهداری بار و دما 
به طوری  أثر می‌گذارند،  بر عمر خزش-خستگی  عوامل مهمی هستند که 

که با افزایش زمان نگهداری بار و دما، عمر به وضوح کاهش خواهد‏‌ یافت.

 
 [12]پره طیشرا مطابق یشگاهیآزما یهاونهنم: 11شکل 

Fig. 15 Laboratory samples according to blade conditions 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 15. نمونه‏های آزمایشگاهی مطابق شرایط پره]32[.

Fig. 15. Laboratory samples according to blade conditions.

جدول 6. مقادیر تنش، دما و کرنش در طی چرخه بارگذاری.

Table 6. Stress, temperature and strain values during 
the loading cycle

 

 یچرخه بارگذار یتنش، دما و کرنش در ط ریمقاد 6جدول 
Table 6 Stress, temperature and strain values during the loading cycle 

 

 نقطه کرنش )MPa( معادل تنش  )C°(دما

 )الف( نقطه 8801/8 619 018

 )ب( نقطه 8896/8 088 669
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: کانتور توزیع تنش در نمونه پایه پره61شکل   
Fig. 16 Edge plane stress distribution contour 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 16. کانتور توزیع تنش در نمونه پایه پره.

Fig. 16. Edge plane stress distribution contour

 
 

: کانتور توزیع تنش در نمونه بدنه پره61شکل   
Fig. 17 Blade body stress distribution contours 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 17. کانتور توزیع تنش در نمونه بدنه پره.

Fig. 17. Blade body stress distribution contours

جدول 7. نتایج آزمایش نمونه‌های شبیه‌سازی برای طیف بارگذاری مختلف ]32[.

Table 7. Experimental results of the simulated specimens under different loading spectra.

 

 [22]مختلف  بارگذاری سازی برای طیفهای شبیهتایج آزمایش نمونهن 7جدول 
Table 7. Experimental results of the simulated specimens under different loading spectra 

 

تعداد 
 سیکل

زمان 
 واماندگی)دقیقه(

داری بار ثابت زمان نگه
 )ثانیه(

 درصد زمان نگه
 داری بار ثابت

 دمای آزمایش
گراد()درجه سانتی  

 زمان سیکل
 )ثانیه(

 مقدار نیرو
 مدل طیف بار )کیلونیوتون(

00۴2 0/120  0/9  09%  پایه پره 1 1۴ 1 20 
0300 3/130  بدنه پره 2 19 
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مدل آسیب صفحه بحرانی برای بارگذاری چند‏محوره-7 
اجزا  تحلیل  اساس  بر   ))34  ( )معادله  تنش-کرنش  تانسورهای 
موقعیت‌های  در  حرارتی-سازه‌ای  کوپلینگ  شبیه‌سازی  در  محدود 

ارزیابی پره )نقاط)الف( و )ب(( تعیین شدند]38[.

)34(

(32) 3 T +ST f2K(T)=λ ( ) +( )0 T T+S f





W
m.K

λ =0.02116 ,0KT =273.11 ,KS=194

(33) 2 3 4c =a +a T+a T +a T +a Tp 0 1 2 3 4

-6a =5.141114*102
-9a =-3.3917446*10 ,3 

a =957.110256,0a =0.2365234,1

-12a =-6.0929646*104

 

 (43) σ τ τ ε γ γx xy xz x xy xz
σ= τ σ τ ε= γ ε γyx y yz yx y yz

τ τ σ γ γ εzx zy z zx zy z

   
   
   
   
      
   

 

 

 (43) a =cosθsin a =sinθsin a =cos11 12 13
a =-sinθ a =cos a =021 22 23

a =-cosθcos a =-sinθcos a =sin31 32 33

   
 
 
 
    

 

 

 

 (43) 

 

2 2 2a a aσ 2a a 2a a 2a a11 12 13x 11 12 12 13 11 13
σ 2 2 2a a a 2a a 2a a 2a ay 21 22 23 21 22 22 23 21 23
σ 2a a 2a a 2a az 2 2 2a a a 31 32 32 33 31 33= 31 32 33τx y a a a a a a11 21 12 22 13 23τ y z a a a a a a21 31 22 32 23 33
τx z a a11 31

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   







 

 

 

σx
σ y
σ z
τxya a +a a a a +a a a a +a a12 21 11 22 13 22 12 23 13 21 11 23 τ yza a +a a a a +a a a a +a a22 31 21 32 23 32 22 33 23 31 21 33 τxz

a a a a a a +a a a a +a a a a +a a12 32 13 33 12 31 11 32 13 32 12 33 13 31 11 33

 
 
   

  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
     

  
 













 

 

�

به منظور تعیین مولفه‌های تنش در صفحه‌ای دلخواه )شکل 18( 
از تبدیلات در معادله) 35( و همچنین معادله ) 36( استفاده شد]38[.

)35(

(32) 3 T +ST f2K(T)=λ ( ) +( )0 T T+S f





W
m.K

λ =0.02116 ,0KT =273.11 ,KS=194

(33) 2 3 4c =a +a T+a T +a T +a Tp 0 1 2 3 4

-6a =5.141114*102
-9a =-3.3917446*10 ,3 

a =957.110256,0a =0.2365234,1

-12a =-6.0929646*104

 

 (43) σ τ τ ε γ γx xy xz x xy xz
σ= τ σ τ ε= γ ε γyx y yz yx y yz

τ τ σ γ γ εzx zy z zx zy z

   
   
   
   
      
   

 

 

 (43) a =cosθsin a =sinθsin a =cos11 12 13
a =-sinθ a =cos a =021 22 23

a =-cosθcos a =-sinθcos a =sin31 32 33

   
 
 
 
    

 

 

 

 (43) 

 

2 2 2a a aσ 2a a 2a a 2a a11 12 13x 11 12 12 13 11 13
σ 2 2 2a a a 2a a 2a a 2a ay 21 22 23 21 22 22 23 21 23
σ 2a a 2a a 2a az 2 2 2a a a 31 32 32 33 31 33= 31 32 33τx y a a a a a a11 21 12 22 13 23τ y z a a a a a a21 31 22 32 23 33
τx z a a11 31

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   







 

 

 

σx
σ y
σ z
τxya a +a a a a +a a a a +a a12 21 11 22 13 22 12 23 13 21 11 23 τ yza a +a a a a +a a a a +a a22 31 21 32 23 32 22 33 23 31 21 33 τxz

a a a a a a +a a a a +a a a a +a a12 32 13 33 12 31 11 32 13 32 12 33 13 31 11 33

 
 
   

  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
     

  
 













 

 

�

)36(

(32) 3 T +ST f2K(T)=λ ( ) +( )0 T T+S f





W
m.K

λ =0.02116 ,0KT =273.11 ,KS=194

(33) 2 3 4c =a +a T+a T +a T +a Tp 0 1 2 3 4

-6a =5.141114*102
-9a =-3.3917446*10 ,3 

a =957.110256,0a =0.2365234,1

-12a =-6.0929646*104

 

 (43) σ τ τ ε γ γx xy xz x xy xz
σ= τ σ τ ε= γ ε γyx y yz yx y yz

τ τ σ γ γ εzx zy z zx zy z

   
   
   
   
      
   

 

 

 (43) a =cosθsin a =sinθsin a =cos11 12 13
a =-sinθ a =cos a =021 22 23

a =-cosθcos a =-sinθcos a =sin31 32 33

   
 
 
 
    

 

 

 

 (43) 

 

2 2 2a a aσ 2a a 2a a 2a a11 12 13x 11 12 12 13 11 13
σ 2 2 2a a a 2a a 2a a 2a ay 21 22 23 21 22 22 23 21 23
σ 2a a 2a a 2a az 2 2 2a a a 31 32 32 33 31 33= 31 32 33τx y a a a a a a11 21 12 22 13 23τ y z a a a a a a21 31 22 32 23 33
τx z a a11 31

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
   







 

 

 

σx
σ y
σ z
τxya a +a a a a +a a a a +a a12 21 11 22 13 22 12 23 13 21 11 23 τ yza a +a a a a +a a a a +a a22 31 21 32 23 32 22 33 23 31 21 33 τxz

a a a a a a +a a a a +a a a a +a a12 32 13 33 12 31 11 32 13 32 12 33 13 31 11 33

 
 
   

  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
     

  
 












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جدول 8. نتایج آزمایش نمونه‌های شبیه‌سازی برای طیف بارگذاری مختلف ]32[.

Table 8. Experimental results of the simulated specimens under different loading spectra.

 

 [22]مختلف  سازی برای طیف بارگذاریهای شبیهتایج آزمایش نمونهن 4 جدول
Table 8. Experimental results of the simulated specimens under different loading spectra. 

 

تعداد 
 سیکل

زمان 
 واماندگی)دقیقه(

داری بار زمان نگه
 ثابت )ثانیه(

داری  درصد زمان نگه
 بار ثابت

 دمای آزمایش
گراد()درجه سانتی  

 زمان سیکل
 )ثانیه(

 مقدار نیرو
 مدل طیف بار )کیلونیوتون(

1902 1/03  ۴/2  09%  
009 

3 
12 

 پایه پره 1
1000 0/00  00/9  20%  2 
039 0/۴0  ۴/2  09%  

009 0.0 
 بدنه پره 3

2100 3/190  0/9  92%  ۴  
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 صفحه هر یرو کرنش و شتن: 61شکل 

Fig. 18 Stress and strain on each plane 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 18. تنش و کرنش روی هر صفحه‏‏.

Fig. 18. Stress and strain on each plane
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به علاوه، مولفه‌های کرنش در ماتریس ) 36( با مولفه‌های تنش 
دلخواه محاسبه  در یک صفحه  مؤلفه‌های کرنش  تا  جایگزین شدند 
0ϕ در نواحی بحرانی پره  = 0θ و  = شوند. صفحه تعیین شده در 
کرنش  و  تنش  گرفته شد، همچنین  بحرانی  اولین صفحه  عنوان  به 
به دست ‌آمد؛  بارگذاری  شرایط  تحت  بحرانی  نخستین صفحه  روی 
صفحه بحرانی صفحه‌ای است که بیشینه‌ی آسیب را متحمل شده از 
اینرو، به منظور تعیین صفحه‌ای که بیشینه آسیب به آن وارد شده 
ϕتعیین  θ و است، مقدار پارامتر آسیب در گام‌های یک درجه‌ای از
d) مشخص شد. برای یافتن  )max و صفحه با بیشینه پارامتر آسیب
ϕ از کدنویسی در نرم‌افزار متلب  θ و پارامتر آسیب بیشینه بر حسب

x x-y با محور استفاده شد. زاویه بین تصویر کرنش نرمال در صفحه
ϕنامیده شده است. ، z θ و زاویه آن با محور ،

تحلیل خستگی چند‏محوره-8 
براساس شبیه‌سازی اجزا محدود کوپلینگ حرارتی-سازه‌ای و آمار 
واماندگی‌های تجربی، نقاط ارزیابی )بحرانی()الف( و)ب( تعیین شده 
و تانسور‌های تنش و کرنش برای صفحات مختلف محاسبه شدند. در 
بر  نقاط)الف( و)ب(  در  (d)ادامه دیاگرام‌های سه‌بعدی مقادیر آسیب

ϕ ترسیم شدند و درشکل 19 نمایش داده شده‌اند.  θ و حسب 
معادله  براساس  خستگی  عمر  می‌دهند،  نشان   10 و   9 جدول 
معادله  عمر،  محافظه‌کارانه‌ترین  اصلاح‌شده(  گوانگ  )شانگ دی   )6(
)شانگ   )5( معادله  همچنین  عمر،  بیشترین  اسمیت-واتسون-تاپر 
دی گوانگ( مقادیر عمر میانی را ارائه می‏دهند. عمر پیش‌بینی شده 

براساس معادله )6( نزدیک‌ترین نتایج به مقادیر تجربی را داراست.
پره  ریشه  در  عمر خستگی   9 می‌دهد طبق جدول  نشان  نتایج 

  
 (5))الف( معادله نقطه (5))ب( معادله نقطه

  
 (6))الف( معادله نقطه (6))ب( معادله نقطه

 

 φو θ هیزاو برحسب بیآس یبعدسه نمودار: 61شکل 
Fig. 19 3D diagram of damage by angle θ , φ  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

.ϕ θ و شکل 19. نمودار سه‏بعدی آسیب برحسب زاویه 

Fig. 19. 3D diagram of damage by angle θ , ϕ . 
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به عنوان یک جزء  بایستی  ناحیه  این  لذا  را داراست  کمترین مقدار 
توجه  مورد  توربین  پره  بهینه‌سازی  و  نگهداری  بازرسی،  در  کلیدی 

قرار گیرد.
در مقایسه با موقعیت ارزیابی)ب( ، موقعیت ارزیابی)الف( تنش بالاتر و 
عمر خستگی پایین‌تری دارد، از اینرو عمر خستگی پره با ناحیه ارزیابی)الف( 
به  توجه  با   .)9 است)جدول  چرخه  برابر 7367  آن  مقدار  و  می‌شود  کنترل 
اینکه هر ماموریت کاری هواپیما 100 ساعت است عمر خستگی پره توربین 
براساس نقطه)الف( برابر 12278 ساعت خواهد بود. با اشاره به اینکه آسیب 
ناشی از چرخه اصلی نسبت به آسیب چرخه‌های ثانویه بسیار بزرگ‌تر است و 
همچنین پیش‌بینی عمر براساس چرخه‌های ثانویه مقادیر بسیار بزرگی ارائه 
می‌دهد، در پژوهش حاضر تمرکز بر چرخه اصلی قرار گرفت و از چرخه‌های 
ثانویه در محاسبات صرف نظر شد. با در نظر گرفتن موارد مذکور تنها چرخه 
اصلی در محاسبه آسیب مورد تجزیه و تحلیل قرار گرفت و آسیب خزشی و 
خستگی چرخه اصلی در نقاط)الف( و)ب( در جدول 11 ذکر شده‏اند. با در نظر 
گرفتن این موضوع که در محاسبه عمر نقاط ارزیابی)بحرانی( پره، نتایج به 
دست آمده از معادله)6( )شانگ دی گوانگ اصلاح شده( نزدیک‌ترین مقادیر 

به مقادیر تجربی را نشان می‌دهند، مقادیر عمر به دست آمده از معادله )6( 
به عنوان مبنای کار قرار گرفت و در جدول 11 آمده است، همچنین آسیب 
ni در جدول 11 تعیین شد که در 

N f
خستگی یک سیکل با استفاده از رابطه

تعداد چرخه‌ها تا واماندگی براساس  N f ni تعداد چرخه‌های طی شده و آن
معادله )6( است.

تحلیل خزش-خستگی-9 
همانطور که پیشتر اشاره شد مقدار آسیب خستگی یک چرخه از رابطه

N تعداد  f ni تعداد چرخه‌های طی شده و  ni تعیین می‌شود که در آن 
N f

چرخه‌ها تا واماندگی براساس معادله )6( است، همچنین آسیب خزشی هر 
 bt زمان هر چرخه و t∆  به دست می‌آید به نحوی که  

b

t
t
∆ سیکل از رابطه

مقدار محاسبه شده از معادله )7( براساس مقادیر تعیین شده‌ی تنش و دما در 
نقاط)الف( و)ب( پره توربین است.

مقادیر آسیب خزشی و خستگی در موقعیت‌های ارزیابی )بحرانی()الف( 
و)ب( پره توربین در جدول 12 ذکر شده‌اند، همچنین نسبت آسیب خزشی به 
آسیب خستگی برای نقاط)الف( و)ب( به ترتیب برابر 1/86 و 4/82 و نسبت 

جدول 9. تعیین عمر بر اساس 3روش در پره.

Table 9. Determination of blade life based on 3 methods.

 

 روش در پره2تعیین عمر بر اساس  9جدول 
Table 9 Determination of blade life based on 3 methods 

 

 [32] سیکل(عمر تجربی)

 عمر)سیکل(
 !Errorمعادله 

Reference source 
not found. 

 عمر)سیکل(
 !Errorمعادله 

Reference source 
not found. 

 عمر)سیکل(
 نقطه تحلیل در پره تاپر(-واتسون-)اسمیت

 )الف( نقطه 13000 19003 0300 00۴2
0300  )ب( نقطه 10029 130۴0 0۴99

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

جدول 10. زمان واماندگی بر اساس 3روش در پره.

Table 10. Failure time based on 3 methods in the blade.

 

 

 روش در پره2زمان واماندگی بر اساس  11جدول 
Table 10 Failure time based on 3 methods in the blade 

 

 زمان تا واماندگی
  [32]دقیقه(-)تجربی

 عمر)سیکل(
 !Errorمعادله 

Reference source 
not found. 

 عمر)سیکل(
 !Errorمعادله 

Reference source 
not found. 

 عمر)سیکل(
 نقطه تحلیل در پره تاپر(-واتسون-)اسمیت

 )الف( نقطه 00/232 00/109 00/122 0/120
 )ب( نقطه 200 0/239 00/100 3/103
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جدول 11.عمر خستگی کم‌چرخه و آسیب خستگی تک‌چرخه در موقعیت ارزیابی پره.

Table 11. Low-cycle fatigue life and single-cycle fatigue damage at blade assessment position.

 

 

 

 چرخه در موقعیت ارزیابی پره چرخه و آسیب خستگی تکعمر خستگی کم 11جدول 
Table 11 Low-cycle fatigue life and single-cycle fatigue damage at blade assessment position 

 
آسیب کل در نقطه 

 ارزیابی)ب( در تک سیکل
آسیب کل در نقطه 

 ارزیابی)الف( در تک سیکل
 عمر در نقطه ارزیابی)ب(

 )سیکل(
 عمر در نقطه ارزیابی)الف(

 بازه نسبی سرعت )سیکل(

1/90۴ ×  19−۴ 1/300 ×  19−۴ 0۴99 0300 n0-94% -0 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

جدول 12. تعیین عمر  خزش-خستگی پره.

Table 12. Determination of blade creep-fatigue life.

 

 

 

 خستگی پره-خزش تعیین عمر 12جدول 
Table 12 Determination of blade creep-fatigue life 

 

 نقطه تحلیل در پره آسیب خستگی تک سیکل آسیب خزشی تک سیکل آسیب کل عمر واقعی)ساعت(

۴390/0 3/00 × 19−۴ 2/02 ×  19−۴ 1/300 ×  )الف( نقطه 19−۴ 

2002/0 0/10 ×  19−۴ 0/13 × 19−۴ 1/90۴  )ب( نقطه 19−۴ ×
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

آسیب خزشی به آسیب کل به ترتیب برابر 65/1% و 82/8% می‌باشد. موارد 
مذکور نشان می‌دهد آسیب خزشی غالب است. در حقیقت، عمر مفید پره‌های 
را  ارزیابی سنجیده می‌شود که کمترین عمر  ناحیه‌ی  با عمر  توربین گازی 
پره  12 عمر خزش-خستگی  براساس جدول  که  آنجایی  از  نشان می‌دهد. 
توربین گازی در نقطه ارزیابی)ب( مقدار کمتری دارد لذا نقطه)ب( به منزله 
براساس  توربین  پره  کاری  عمر  می‌شود.  گرفته  نظر  در  پره  عمر  کنترل‌گر 
با 2692/5 ساعت  برابر  و عمر خزش-خستگی  آسیب  تجمع خطی  نظریه 

است.
و  خزش  بین  اندرکنش )ب(  ضریب  ارائه‌شده،  جامع  تحلیل  اساس  بر 
از معادله )11( مورد بررسی قرار گرفت و محاسبه شد.  با استفاده  خستگی 
در نهایت، مدل‌های پیش‌بینی عمر با در نظر گرفتن اندرکنش بین خزش و 

خستگی به‌دست آمدند. 
در  شده  )تعیین  سیکل  هر  آسیب خزش-خستگی  مقادیر  دادن  قرار  با 
 )11( معادله  در  )براساس جدول 8(  تعداد سیکل‌ها  و همچنین   )12 جدول 
مقدار ضریب  شدند.  تعیین  )ب(  و  )الف(  نقاط  در  اندرکنش  مقادیر ضریب 
در  و  با 2/97  برابر  )نقطه)الف((  سانتی‌گراد  درجه  دمای 810  در  اندرکنش 
دمای 796 درجه سانتی‌گراد )نقطه)ب(( برابر با 1/95 به دست آمد. سپس، 
در  عمر  پیش‌بینی  غیرخطی  مدل‌های  به  مربوط   )38  ( 37(و   ( معادلات 

دماهای مختلف استخراج و در شکل 14نمایش داده شدند.

)37(  (37) 
1

n n Δt Δt2i i i iD = +2.97( * ) + = 1
N N t tj j b b

   

 (38) 
1

n n Δt Δt2i i i iD= +1.95( * ) + =1
N N t tj j b b

    

 

 

�

)38(

 (37) 
1

n n Δt Δt2i i i iD = +2.97( * ) + = 1
N N t tj j b b

   

 (38) 
1

n n Δt Δt2i i i iD= +1.95( * ) + =1
N N t tj j b b

    

 

 

�

درجدول 13 عمر محاسبه شده براساس روابط ) 37( و ) 38( بیان شده 
گازی  توربین  پره  خزش-خستگی  عمر  است  مشهود  جدول  این  از  است. 
براساس موقعیت ارزیابی )ب( تعیین شده و مقدار آن برابر با 1515 ساعت 

است. 
مدل تجمع خطی آسیب زمانی که تنها خستگی و یا تنها خزش 
رخ دهد، پیش‌بینی دقیق‌تری ارائه می‌دهد. اما زمانی که خستگی و 
خزش به‌طور هم‌زمان رخ می‌دهند، آسیب اندرکنش خزش-خستگی 

غالب شده و مدل اندرکنش پیش‌بینی دقیق‌تری ارائه می‌دهد.
با مقایسه عمر نقطه )ب( از جدول 12و جدول 13مشهود است 
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به  را  توربین  پره  عمر  خرش-خستگی  اندرکنش  گرفتن  نظر  در 
نظر  در  با  نشان می‌دهد  نتایح  توجهی کاهش می‌دهد.  قابل  صورت 
گرفتن اندرکنش خزش-خستگی عمر پره توربین 43/7 درصد نسبت 
باشد  نشده  گرفته  نظر  در  خزش-خستگی  اندرکنش  که  حالتی  به 
کاهش می‌یابد. از این جهت، بررسی اندرکنش خزش و خستگی تأثیر 
باید در مدل‌های  و  توربین دارد  پره‌های  بر کاهش عمر  چشم‌گیری 

پیش‌بینی عمر و برنامه‌ریزی تعمیر و نگهداری لحاظ شود.

نتیجه‌گیری 10 -
خستگی  عمر  پیش‌بینی  برای  جامع  مدل  یک  پژوهش  این  در 
کم‌چرخه و اندرکنش خزش-خستگی پره‌های توربین گازی فشار بالا 
ارائه شده است. مدل پیشنهادی بر پایه یک پارامتر جدید آسیب صفحه 
بحرانی چندمحوره توسعه یافته و آثار هم‌زمان بارگذاری‌های حرارتی 
و گریز از مرکز را در شرایط واقعی کار توربین لحاظ می‌کند. به کمک 
نرم‌افزارهای  در  سیال–سازه–حرارتی  کوپل‌شده‌ی  عددی  تحلیل 

 

 

 

 

 یخستگ یخزش اندرکنش مودارن: 21شکل 
Fig. 20 Fatigue creep interaction diagram 

 

شکل 20. نمودار اندرکنش خزشی خستگی.

Fig. 20. Fatigue creep interaction diagram

جدول 13. تعیین عمر  خزش-خستگی پره با درنظر گرفتن اندرکنش.

Table 13. Determination of blade creep-fatigue life considering interaction.

 

 خستگی پره با درنظر گرفتن اندرکنش-خزش تعیین عمر 12جدول 
Table 13 Determination of blade creep-fatigue life considering interaction 

 
 عمر واقعی
 )ساعت(

آسیب اندرکنش خزشی  آسیب کل
 خستگی تک سیکل

آسیب خزشی تک 
 سیکل

سیب خستگی تک آ
 سیکل

نقطه تحلیل در 
 پره

1009 0/30 ×  19−۴ 0/۴0 × 19−۴ 2/02 ×  19−۴ 1/300 ×  )الف( نقطه 19−۴ 

1010 1/1 ×  19−3 ۴/090 ×  19−۴ 0/13 × 19−۴ 1/90۴ ×  )ب( نقطه 19−۴ 
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انسیس و آباکوس ، توزیع تنش، کرنش و دما در پره استخراج و نقاط 
بحرانی تعیین شد. نتایج نشان داد بیشینه تنش و کرنش معادل به 
ترتیب حدود ۹۱۶ مگاپاسکال و 0/0067 بوده و بیشترین آسیب در 

ناحیه ریشه پره متمرکز است.
بر پایه مدل ارائه‌شده، عمر خرش-خستگی پره حدود ۲۶۹۲ ساعت 
ساعت   ۱۵۱۵ حدود  خزش–خستگی  اندرکنش  گرفتن  درنظر  با  و 
برآورد شد که نشان‌دهنده کاهش 43/7 درصدی عمر در اثر اندرکنش 

خزش و خستگی است. این نتایج بیانگر آن است که صرف‌نظر کردن 
از اثر متقابل خزش و خستگی می‌تواند منجر به برآورد بیش از واقع 
عمر اجزا شود. در مجموع، مدل پیشنهادی قادر است رفتار واقعی پره 
در شرایط کاری پیچیده را پیش‌بینی کرده و می‌تواند به عنوان مبنایی 
برای بهینه‌سازی طراحی، بازرسی و برنامه‌ریزی تعمیرات توربین‌های 

گازی مورد استفاده قرار گیرد.

 علائم انگلیسی
a ,a ,a ,a0 1 2  ای برشیهوسیله تنشولید انرژی جنبشی توربولانس بهت Pk ایب مادهضر 3

C ثابت وابسته به ماده Pref فشار مرجع 

CDkω  ضریب مربوط به نرخ اتلاف انرژی جنبشی توربولانس در مدل𝑘𝑘 − 𝜔𝜔 R ثابت جهانی گازها است 
cp ژهیو یگرما S تانسور نرخ کرنش 

E مدول الاستیسیته𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺𝐺 S f ثابت ساترلند 

F1 رکیب برای انتقال از منطقه نزدیک دیواره به منطقه آزادتابع ت SE ترم منبع انرژی داخلی در جامد 
*h آنتالپی ویژه SM ترم منبع مومنتوم 

k انرژی جنبشی توربولانس T ی مطلقادم)𝑅𝑅) 
K(T) یحرارت تیهدا   

M های خاص ماده یا شرایط محیطیارامتر اضافی مربوط به ویژگیپ tb  خزشی  واماندگیزمان(𝑟𝑟ℎ) 
Nf عمر خستگی u های سرعتمؤلفه 

ni
 

 جرم مولکولی گاز w های اعمالیتعداد چرخه

P میلر-پارامتر لارسن y جریان مقیاس طولی در فاصله از دیواره یا 

 علائم یونانی
Δεt کرنش اصلی ماکزیمم بازه Δεeq کرنش معادل جدید بازه 

σij تانسور تنش محلی εij تانسور کرنش محلی 

σ f ضریب استحکام خستگی𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 ρs چگالی جامد 

εkk اتساع ΔTتغییرات دما 
δij نماد کرونکر κمدول حجمی مواد 

Gمدول برشی مواد υنسبت پواسون 
Eمدول الاستیسیته αضریب انبساط حرارتی 

β ضریب میرایی انرژی جنبشی توربولانس ρ fچگالی سیال 

σ  تنش(متوسطaPM) Δγmax کرنش برشی بازه𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀𝑀 
ε f پذیری خستگیضریب شکل cp ظرفیت گرمایی ویژه 

*εn 3کرنش نرمال پیشرو بازه λ ضریب رسانایی حرارتی 

Δεn,max کرنش نرمال ماکزیمم  بازهای است که رمال ماکزیمم  در صفحهکرنش ن بازه
 دهددر آن رخ می

Δti داری در بار ثابتزمان نگه 

σn,max کرنش نرمال ماکزیمم در آن  بازهای است که تنش نرمال ماکزیمم در صفحه
 دهدرخ می

ω نرخ اتلاف انرژی جنبشی توربولانس 

μ ویسکوزیته دینامیکی سیال μt ویسکوزیته آشفتگی 
μ0 ویسکوزیته دینامیکی گاز در دمای مرجع   
σk نسعدد پرانتل برای انرژی جنبشی توربولا α,β ضرایب مدل 
σ 2ω عدد پرانتل برای نرخ اتلاف انرژی جنبشی توربولانس υt ویسکوزیته سینماتیکی سیال 

 بالانویس
b توان استحکام خستگی c پذیری خستگین شکلتوا 

 

                                                           
3 Forward strain range 

فهرست علائم 11 -
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