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Аннотация: Цель исследования заключается в предотвращении возникновения резонанса в 
системе «воздушный поток — лопатка» путем изменения геометрических и физико-механи-
ческих характеристик рабочих лопаток осевых вентиляторов. Осевые вентиляторы высокой 
быстроходности имеют рабочие лопатки с большим отношением длины пера к хорде. В на-
стоящее время такие лопатки изготавливаются из полимерных композитов. Особенности фи-
зико-механических свойств композитов могут привести к совпадению частоты собственных 
колебаний лопатки с частотой возмущающих воздействий со стороны воздушного потока. 
Периодические деформации лопаток также изменяют структуру потока, в результате насту-
пают самоподдерживающиеся колебания (автоколебания). Резонанс или близкий к нему 
режим может привести к разрушению лопатки.  Теоретическое исследование показало, что 
опасность резонанса возникает из-за сил инерции в период разгона двигателя. Рассмотре-
ны основные нагрузки на перо лопатки в период разгона, получена аналитическая зависи-
мость деформации пера от нагрузок и геометрических параметров пера, выведены формулы 
для расчета частоты и вероятной амплитуды колебаний инерционного флаттера. Получено 
уравнение частоты колебаний лопатки, учитывающее как физико-механические, так и геоме-
трические характеристики лопатки. Частотой внешних возмущающих воздействий считается 
частота вращения колеса и ее гармоники. Уравнение показывает, как следует изменить мате-
риал и размеры пера лопатки для того, чтобы избежать опасности резонанса.
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Abstract: The aim of the research is to prevent the air flow–blade resonance by changing geometry 
and physical and mechanical characteristics of axial fan blades. High-speed axial fan blades have a 
high height length/chord length ratio. The blades are currently made of polymeric composites. Due 
to some physical and mechanical properties of composites, free frequencies of blades can coincide
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Введение
В системах вентиляции и охлаждения 

ряда крупных промышленных объектов 
используются осевые вентиляторы высо-
кой быстроходности с диаметрами 1,5—
10,4  м, втулочным отношением 0,16—
0,48 и числом лопаток рабочего колеса 
2—8 [1, 2]. Особенностью машин данной 
категории являются лопатки из полимер-
ных композитных материалов [3, 4], ко-
торые характеризуются меньшей, чем у 
металлов, жесткостью и, соответственно, 
большей склонностью к деформации и 
низкой частотой собственных колебаний. 
Колебания, генерируемые как внешни-
ми по отношению к колесу факторами, 
так и особенностями воздушного потока 
в межлопаточных каналах, снижают дол-
говечность лопатки, отрицательно сказы-
ваются на КПД вентилятора и являют- 
ся одной из причин шумообразования. 
В связи с необходимостью снижения от-
рицательного влияния вибрации на экс-
плуатационные качества вентиляторов 
актуальной становится задача поиска пу- 
тей воздействия на интенсивность собст- 
венных и вынужденных колебаний длин-
номерной лопатки.

Методы
Факторам, вызывающим колебания 

лопаток осевых турбомашин, посвящен 

ряд публикаций [5—7], и  подробно рас-
сматривать их нет необходимости. Есть, 
однако, такой инициатор колебаний, ко-
торому не уделено достаточного внима-
ния, а именно, инерционная нагрузка 
на лопаточный венец в период разгона 
двигателя.

Киносъемка колеса вентилятора с экс- 
периментальными длинномерными ло-
патками уменьшенной массы показала, 
что непосредственно после включения 
двигателя лопатки испытывают изгибные 
колебания большой амплитуды. Подоб-
ное явление — флаттер — известно в авиа- 
строении [8, 9]. 

Периодические перемещения обте- 
каемого воздухом элемента приводят 
к изменениям действующих на его по-
верхность аэродинамических сил, в ре-
зультате чего элемент переходит в режим 
автоколебаний. Анализ нагруженности 
лопаточного венца привел к предполо-
жению, что флаттер инициируется силами 
инерции в период неустановившегося 
движения. 

В упрощенном виде механизм разви-
тия флаттера в вентиляторе с вертикаль-
ной осью вращения колеса выглядит сле- 
дующим образом. 

В момент запуска двигателя колесо 
начинает вращаться с угловым ускорени-
ем ε. Угловая скорость ω колеса близка к 

with disturbance frequencies induced by air flow. Periodic deformations of blades also change the 
structure of air flow, and self-excited oscillations appear as a result. Resonance or close-to-reso-
nance mode can induce damage of blades. The theoretical research shows that resonance appears 
from the inertia forces during engine acceleration. The major loads on the blade in the period of 
engine acceleration are considered, the analytical dependences of the blade deformation on the 
blade loads and geometry is obtained, and the formulas are derived for frequency and probable 
amplitude of oscillations of the inertia flutter. The equation of the blade vibration frequency takes 
into account the physical and mechanical, and geometrical characteristics of blades. The frequency 
of the external disturbances is assumed as the impeller rotation frequency and its harmonic. The 
equation shows how to change the material and sizes of the blade to avoid resonance. 
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нулю, и аэродинамические силы практи-
чески не проявляются. Силы инерции и 
собственный вес вызывают изгиб пера. 
По мере повышения угловой скорости 
растут аэродинамические силы, стремя-
щиеся увеличить деформацию, но одно-
временно уменьшается угловое ускоре-
ние, т.к. момент от аэродинамических 
сил играет роль нарастающего сопро-
тивления вращению. К концу разгона 
угловая скорость близка к номинальной, 
момент сил инерции — минимальный за 
весь период, изгибная деформация пера  
определяется совместным действием 
моментов сил аэродинамических, инер-
ции и тяжести. При достижении угловой 
скоростью номинального значения угло-
вое ускорение, а  с ним и момент сил 
инерции, становятся равными нулю, ина- 
че говоря, часть нагрузки с пера сни-
мается. А поскольку материал лопатки 
работает в зоне упругих деформаций, 
перо стремится восстановить свою фор-
му наподобие консольно закрепленного 
массивного стержня, изогнутого внеш-
ней силой и внезапно освобожденного 
от нагрузки. 

Теоретически лопатка должна совер-
шать гармонические колебания относи-

тельно среднего положения, определяю-
щегося двумя оставшимися нагрузками. 
Изменение деформации пера вызывает 
возмущения набегающего на перо пото-
ка, и уже они становятся дестабилизато-
ром нагрузки, способным поддерживать 
автоколебания.

В представленной картине не учи-
тывается влияние центробежной силы, 
вызывающей растяжение, дополнитель-
ный изгиб и кручение, однако попытка 
учесть все возможные нагрузки приво-
дит к неоправданному усложнению вык- 
ладок. 

Необходимо получить соотношения, 
которые позволят на стадии проектиро-
вания оценить вероятность возникнове-
ния инерционного флаттера и в случае, 
если вероятность высока, снизить ее со-
ответствующим подбором конструктив-
ных параметров лопатки.

На рис. 1 показана расчетная схема 
лопатки. 

Приняты следующие допущения: 
•• лопатка корневым сечением жест-

ко закреплена на втулке колеса;
•• пусковой момент Тп двигателя в те-

чение всего периода разгона остается 
постоянным;

Рис. 1. Действие сил инерции на перо: вид на лопатку по оси вращения колеса (а); разложение 
момента сил инерции по осям (б)
Fig. 1. The action of inertia forces on the feather: a–view of the blade on the axis of rotation of the wheel; 
b–decomposition of the mo-ment of inertia forсes along the axes
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•• лопатка не закручена, и  угол α 
между хордой профиля и торцовой пло-
скостью t — t (рис. 1, б) не зависит от х;

•• материал пера изотропный.
Инерционные нагрузки на лопатку в 

период разгона определяются следую-
щим образом.

Выделим на расстоянии х от начала K 
координатной оси х (рис.  1,  а) элемент 
пера лопатки толщиной dx. На него дей-
ствует сила инерции dFи, равная

dF r x A dxи x( )0 ,	 (1) 

где ε — угловое ускорение колеса; ρ — 
плотность материала лопатки; r0  — ра-
диус втулки; Ах — площадь поперечного 
сечения пера на расстоянии х.

Направление силы инерции противо-
положно направлению углового ускоре-
ния.

Момент элементарной силы инерции 
относительно начала координат

dM r x A xdxи x( )0 ,	 (2)

Интеграл выражения (2) есть зави-
симость изгибающего момента от сил 
инерции от координаты х:

M r x A xdxи x( )0 .	 (3)

Изгибающий момент в сечении по-
казан в виде вектора M и на рис. 1, б. 
Представим его в виде суммы векторов 
M иξ и M иλ относительно главных цент- 
ральных осей сечения ξ и λ, причем ось 
ξ параллельна, а ось λ перпендикулярна 
хорде профиля.

Модули составляющих моментов в 
корневом сечении равны

Mиξ = Mи sinα
Mиλ = Mи cosα 	 (4)

Наибольшие напряжения и дефор-
мации вызывает составляющая Миξ, т.к. 
момент сопротивления сечения изгибу 
относительно оси ξ значительно мень-
ше, чем относительно оси λ [10, 11]. 

Несмотря на то, что по принятому до-
пущению Тп  =  const, в  период разгона 

угловое ускорение колеса изменяется, 
т.к. вместе с угловой скоростью растет 
момент сопротивления вращению, выз- 
ванный действующими на лопатки аэро-
динамическими силами. Величина ε вы-
ражается формулой

T T
I I
п a p

p         кол

. ,	 (5)

где Та.р — момент сопротивления враще-
нию колеса, обусловленный действием 
аэродинамических сил в период разгона; 
Iр — момент инерции ротора двигателя; 
Iкол — момент инерции колеса.

Максимальное значение Та.р  — мо-
мент Та, равный

T
P

a
расч

ном

,	 (6) 

где Ррасч — расчетная мощность на коле-
се; ωном — номинальная угловая скорость 
вала двигателя.

В то же время считается, что сущест- 
вует квадратичная зависимость момента 
на валу колеса вентилятора от угловой 
скорости [12]

T ka p a. � �2 ,	 (7)

где ka — постоянный коэффициент.
Формулы (6) и (7) позволяют выра-

зить ka 
k

P
a

расч

ном
3

	 (8) 

а подстановка (8) в (6) и (5) — получить 
зависимость ε(ω) в виде

T
P

I I

T
I I

P
I I

п
расч

ном

p кол

п

p кол

расч

ном p кол

2

3

2

3 ( )

	 (9) 

В течение периода разгона угловое 
ускорение изменяется от максимума в 
момент включения двигателя

max
T

I I
п

p кол

	 (10) 
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до минимума непосредственно перед 
выходом двигателя на номинальную ча-
стоту вращения

min
T T
I I
п a

p кол

.	 (11)

Для нахождения изгибающего момен-
та от сил инерции в конце периода раз-
гона в формулу (2) следует подставлять 
значение εmin. 

Аналогичный метод целесообразно 
применить и для нахождения изгибаю-
щих моментов от аэродинамических сил, 
действующих на перо лопатки.

Для решения задачи примем, как это 
сделано в [13], допущение: сила, дейст- 
вующая на лопатку со стороны набега-
ющего воздушного потока, равномерно 
распределяется по длине пера. 

Во время вращения с номинальной 
угловой скоростью ωном колесо преодоле-
вает аэродинамический момент сопро-
тивления 

T
P

a
расч

ном
,	 (12) 

где Ррасч — расчетная максимальная мощ-
ность вентилятора.

С другой стороны, с учетом принятого 
выше допущения

T ql r l za � �� �0 0 5, ,	 (13)

где q — распределенная по длине пера 
аэродинамическая нагрузка; l = R — r0 — 

длина пера; R — внешний радиус колеса 
(рис. 1, а); z — число лопаток.

Формулы (11) и (12) позволяют опре-
делить распределенную аэродинамиче-
скую нагрузку

q
T

zl r l
a�
�� �0 0 5,

	 (14)

и изгибающий момент от аэродинами-
ческой силы в сечении с координатой х

2 2
M qx P x

zl r la
расч

ном

2 2

0 0 5,
	 (15)

Направление момента Та совпадает 
с направлением Ти (рис. 1, а), поэтому 
составляющие Ма относительно осей ξ и 
λ находятся по формулам (16), аналогич-
ным формулам (4):

Maξ = Ma sinα
Maλ = Ma cosα	 (16) 

Изгибающий момент от веса пера в 
зависимости от направления воздушно-
го потока (т.е. направления аэродинами-
ческих сил) либо повышает напряжения 
в материале лопатки, либо снижает их. 
На рис. 2 показан случай, когда направ-
ление момента МG сил тяжести противо-
положно направлению момента аэроди-
намических сил.

Элементарная сила тяжести равна

dG gA dxx� � 	 (17) 

где g — ускорение свободного падения.

Рис. 2. Действие сил тяжести на перо: вид на лопатку (а); разложение момента сил тяжести по осям (б)
Fig. 2. The action of gravity on the feather: a–view of the blade; b–decomposition of the moment of gravity 
along the axes
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Момент элементарной силы тяжести 
dM gA xdxG x� � 	 (18) 

момент силы тяжести в сечении с коор-
динатой х 

M g A xdxG x� �� 	 (19) 
разложение момента на составляющие 
по осям ξ и λ

MGξ = Ma cosα
MGλ = Ma sinα	 (20)

Наибольшие деформации, как уже бы- 
ло указано, вызывают составляющие мо-
ментов относительно оси ξ. Поэтому да- 
лее рассматривается деформация пера 
относительно ξ, т.е. в направлении λ. 

В конце периода разгона изгибаю-
щий момент, созданный тремя фактора-
ми, имеет максимальную величину

M M M Mи a Gmax 	 (21) 
а перемещение точки K (прогиб) Δλ по 
формуле для консольной балки пере-
менного сечения 

�� �

�
max

max� ��
M
EJ
dxdx

ll

00

	 (22) 

где Е — модуль упругости первого рода 
для материала лопатки; Jξ  — момент 
инерции сечения относительно оси ξ. 

В выражениях (21), (22) составляю-
щие изгибающего момента и момент 
инерции сечения есть функции коорди-
наты х; ω = ωном; ε = εmin. 

В момент выхода двигателя на номи-
нальную частоту вращения угловое уско-
рение становится равным нулю, и  зна-
чения момента и прогиба принимают 
следующие значения:

M M Ma G� � �0 � � 	 (23)

�� �

�
0

0

00

� ��
M
EJ
dxdx

ll

	 (24) 

В результате снятия части нагрузки 
концевое сечение пера совершает ко-
лебания относительно среднего положе-
ния, соответствующего прогибу Δλ0. Без 
внешнего воздействия колебания будут 
затухающими с начальной амплитудой 
Δλmax — Δλ0.

Результаты
Частота колебаний fцб с учетом влия-

ния центробежных сил оценивается по 
рекомендациям [13]:

f f Bцб 0
2

2

2
	 (25) 

где В — поправочный коэффициент, за-
висящий от геометрических парамет- 
ров лопатки; f0  — частота собственных 
колебаний лопатки при ω = 0.

Частота собственных колебаний сла-
бо закрученной лопатки определяется 
по формуле

f
l

EJ
A

ф
0 2

0

02
	 (26)

где λф  — коэффициент формы лопатки, 
зависящий от соотношений площадей и 
моментов инерции корневого и конце-
вого сечений; А0 — площадь корневого 
сечения; Jξ0  — момент инерции корне-
вого сечения относительно оси ξ. 

Опасность вхождения лопатки в резо-
нанс возникает при наличии возмуща-
ющих воздействий, частота fв которых 
равна или близка к fцб. Факторы, вызыва-
ющие колебания нагрузки на лопатках, 
рассмотрены в литературе [13, 14]. Для 
машин, в конструкции которых отсутст- 
вуют элементы, нарушающие структуру 
потока на входе и выходе колеса, в каче-
стве fв рассматривается частота враще-
ния колеса и ее гармоники: 

f nв 2 	 (27)

где n = 1; 2; 3… — номер гармоники.
Наиболее опасными считаются гар-

моники с первой по четвертую, однако 
в ряде случаев наблюдаются резонанс-
ные явления, вызванные более высоки-
ми гармониками [10, 11]. 

После вычисления частоты fцб нужно 
проверить, не близко ли ее значение к 
одной из гармоник частоты fв. Необхо-
димо учитывать, что для возникновения 
резонансных явлений не обязательно 
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точное совпадение собственной и воз-
мущающей частот. 

В том случае, если одна из гармоник 
fв приблизительно равна fцб, следует из-
менить геометрические и (или) механи-
ческие характеристики материала ло-
патки, входящие в формулу (26). 

Вывод
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