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Приведены результаты оптимального проектирования рабочих колес осевых вентиляторов 
главного проветривания шахт с использованием критериев: минимум массы и соблюдение 
требуемого уровня напряжения на узлах. Обоснована конструкция однодискового рабочего 
колеса. Для высокопроизводительных вентиляторов, имеющих окружную скорость по кон-
цам рабочих лопаток 200 – 220 м/с, решена задача топологической оптимизации по распреде-
лению материала в однодисковом рабочем колесе. Определены зависимости конструктивных 
параметров элементов рабочего колеса от частоты вращения ротора вентилятора. Топологи-
ческая оптимизация выполнена в программном комплексе ANSYS на основе метода SIMP. 
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Главные вентиляторные установки — неотъемлемая часть системы обеспечения безопас-
ности подземных работ. С развитием высокопроизводительных технологий добычи полезных 
ископаемых и переходом шахт на более глубокие горизонты возрастает потребность в количе-
стве и давлении воздуха, подаваемого в горные выработки [1 – 3]. 

Увеличение производительности и давления достигается двумя путями: повышением скорости 
вращения рабочего колеса и увеличением габаритов вентилятора (его диаметра). Если изменять 
габариты вентилятора в сторону их увеличения, то необходимо будет увеличивать проточную 
часть и, как следствие, здание вентиляторной установки. Данный подход требует значительных 
капитальных затрат, а его реализация довольно затруднительна. 

 

Работа выполнена в рамках проекта НИР (номер гос. регистрации 121052500147-6) и проекта Министерства 
науки и высшего образования Республики Казахстан (АР19677949). 
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Учитывая, что производительность вентилятора растет пропорционально скорости вра-
щения ротора, а давление пропорционально квадрату скорости, то способ увеличения ско-
рости вращения для повышения аэродинамических параметров является перспективным. 
Значительная часть шахтных вентиляторов главного проветривания (ВГП), производимых 
в России и за рубежом, имеет окружные скорости не более 150 – 170 м/с [4]. Предельная 
скорость ограничена силами инерции рабочих лопаток, которые зависят от их масс и квад-
рата частоты вращения, а также параметрами прочности материалов, из которых они изго-
товлены [5 – 9]. 

Повышение скорости вращения ограничивается в том числе и скоростью обтекания лопа-
ток воздушным потоком. Ее значение не должно приближаться к скорости звука, поскольку это 
значительно увеличит аэродинамическое сопротивление лопаток рабочего колеса. Чтобы ско-
рость воздушного потока, обтекающего рабочие лопатки, не превышала скорость звука, необ-
ходимо специальным образом выполнять геометрию лопаточных венцов. 

Отношение скорости воздушного потока к скорости звука, называемое числом Маха [1], 
не должно превышать критического значения Mкр, которое для конкретного вентилятора будет за-
висеть от скорости его вращения, номинального расхода и повышения давления в решетке рабоче-
го колеса. Например, для компрессоров и вентиляторов, имеющих ступени с дозвуковым обтека-
нием и дозвуковые профили лопаток, критическое число Маха составляет Mкр < 0.83 [10 – 12]. 

Предельные значения частот вращения рабочих колес, а следовательно, и скорости по кон-
цам лопаток должны рассчитываться с учетом ограничений, наложенных на параметры потока 
воздуха относительно входа в лопаточную решетку. Максимальные значения скорости потока, 
рассматриваемые относительно рабочей лопатки колеса, будут на прикорпусном радиусе — 
наиболее удаленном от оси вращения. 

Векторная сумма окружной u и осевой wa скоростей на входе в лопаточную решетку 
вентилятора определяет полную скорость воздушного потока 2 2

1 aw u w= + . Для номинального 
режима эксплуатации осевых вентиляторов, спроектированных на постоянную циркуляцию 
воздуха, осевая скорость равна среднерасходной, которая находится делением расхода воздуха 
на ометаемую площадь. Если взять ограничение по полной скорости на прикорпусном радиусе 
как w1кр < 0.83 скорости звука, то критическая окружная скорость uкр запишется зависимостью 
нескольких параметров: номинального расхода Q, диаметра вентилятора D, втулочного 
отношения ν и критической скорости на входе в решетку w1кр [13]: 

 
2

2
кр 1кр 2 2 4 2
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(1 )

Qu w
Dν π

= −
−
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Отечественной промышленностью выпускаются осевые вентиляторы с максимальной про-
изводительностью 600 м3/с. Если взять данный расход за основу, то можно построить зависи-
мости для критической окружной скорости, диаметра рабочего колеса по концам лопаток 
и втулочного отношения (рис. 1). При скорости звука 340 м/с максимальное значение 
uкр = 340 · 0.83 = 282 м/с. 

Как видно из рис. 1, при заданной производительности критическая окружная скорость uкр 
зависит от диаметра вентилятора и повышается при его увеличении, но ее значение не может 
превысить относительную критическую скорость потока на входе в решетку. 
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Рис. 1. Зависимость критической окружной скорости uкр от диаметра рабочего колеса D 
при Q = 600 м3/с, Мкр = 0.83 и разных значениях втулочного отношения v: 0.4 (1); 0.5 (2); 0.6 (3) 

Рассмотрим перспективу повышения аэродинамических параметров на примере вентилято-
ра ВО-28 с диаметром рабочего колеса D = 2.8 м и ν = 0.6, выпускаемого ОАО “Вентпром”. 
При частоте вращения ротора 750 об./мин (78.5 рад/с) вентилятор имеет производительность 
300 м3/с и развивает полное давление PV = 3200 Па. Определим окружную скорость, при кото-
рой производительность достигнет 600 м3/с. Воспользуемся формулой пересчета параметров 
аэродинамической характеристики вентиляторов [14] 

   M
M

nQ Q
n

= , 

где QM = 300 м3/с, nM = 750 об./мин — соответственно производительность и скорость вращения 
вентилятора; Q = 600 м3/с — желаемая производительность; следовательно, искомая скорость 
вращения n = Q · nM / QM = 600 · 750 / 300 = 1500 об./мин. Отсюда находим окружную скорость: 

 1.43.14 ·1500 219.8 220
30 30
nRu π= = = ≈  м/с, 

R = 1.4 м — радиус рабочего колеса по концам лопаток. 
Чтобы выполнить ограничение uкр, будем использовать максимальную скорость по концам 

рабочих лопаток, равную u = 220 м/с (рис. 1). Если взять вентилятор с параметрами: диаметр 
рабочего колеса 3.5 – 4.0 м, окружная скорость по концам лопаток 110 м/с, то он будет иметь 
такой же расход воздуха и давление, как высоконагруженный вентилятор с диаметром 
РК 2.8 м, выполненный по одинаковой аэродинамической схеме [14]. 

Очевидно, что высоконагруженный вентилятор при одинаковых аэродинамических пара-
метрах будет иметь меньшие габариты и меньшую металлоемкость по сравнению с изготавли-
ваемыми в настоящее время, а для его размещения потребуется здание меньшего объема. Кро-
ме того, им можно заменить устаревший вентилятор, выработавший ресурс [15, 16]. 

Прочность рабочего колеса и лопаток зависит от частоты вращения рабочего колеса [17]. 
При ее увеличении возрастают центробежные силы от элементов РК. Для работы вентилятора 
с окружными скоростями по концам лопаток, превышающими 150 – 170 м/с, необходимо сни-
жать центробежные силы, которые определяются по формуле 

 F = mω2R, 
где m — масса лопатки; ω — угловая скорость вращения ротора; R — расстояние от оси ротора 
до центра масс лопатки. 
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При постоянных скорости ω и радиусе R снизить значение центробежных сил можно толь-
ко за счет уменьшения массы лопатки. Методический подход к проектированию оптимальной 
конструкции рабочих лопаток по критерию минимума их массы изложен в [18]. Такая лопатка 
рабочего колеса вентилятора ВО-28 имеет облегченный сердечник, ее масса составляет 40.5 кг, 
что на 50 – 70 % меньше по сравнению с монолитной. 

Нагрузки, возникающие в элементах рабочих колес вентилятора, определяются значениями 
центробежной силы (нормальной составляющей силы инерции) от масс элементов [19 – 21]. 
В существующих технических решениях, реализованных в рабочих колесах большинства осе-
вых вентиляторов [22, 23], инерционная нагрузка от рабочих лопаток передается на втулку 
корпуса колеса, которая имеет значительно большую толщину, чем диски РК (рис. 2а). Высо-
кие скорости вращения РК вентиляторов приводят к значительным силам инерции, и массив-
ная втулка РК не удовлетворяет условиям прочности. 

 
Рис. 2. Узлы крепления лопаток вентиляторов ВОД-21 (а) и ВОД-30 (б): 1 — лопатка; 2 — 
втулка; 3 — опорный диск; 4 — пружина; 5 — стопор; 6 — стопорное кольцо; 7 — хвостовик; 
8 — конический вкладыш; 9 — стакан 

Сотрудниками ИГД СО РАН разработана новая конструкция корпуса рабочего колеса 
(рис. 2б) [24]. В ней использована идея догружения центробежной силой от лопаток элементов 
рабочего колеса, имеющих малые значения напряжений. Для этого в конструкции лопатки сде-
лан бурт на хвостовике, а через установленное стопорное кольцо центробежная сила от масс 
лопатки передается на стакан и далее на диски. Так как вся нагрузка в виде сил инерции при-
ходится на диски, то сама втулка остается ненагруженной и ее выполняют более тонкой. Сни-
жение масс элементов РК также значительно снижает момент инерции относительно оси вра-
щения вентилятора. 

Для вентилятора ВО-21, имеющего РК диаметром 2.1 м, в [25] проведен расчет НДС эле-
ментов рабочего колеса, и построена зависимость допустимой скорости вращения ротора вен-
тилятора от толщины диска и втулки РК (рис. 3). Анализируя эти зависимости, можно сделать 
вывод, что повышение прочности элементов РК вследствие действия сил инерции при враще-
нии ротора не всегда возможно путем увеличения толщины его элементов. Так, диски и втулки, 
имеющие малые толщины, способствуют возникновению максимальных напряжений в стакане 
корпуса РК. Если увеличивать толщины указанных элементов корпуса, то максимальные 
напряжения уже будут наблюдаться в областях стыковки стакана и дисков и непосредственно 
в самом стакане. Это объясняется тем, что воздействие нормальной составляющей силы инер-
ции от лопаток РК на элементы корпуса РК становится меньше по сравнению с воздействием 
сил инерции от масс втулки рабочего колеса. 
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Рис. 3. Зависимость предельной скорости вращения рабочего колеса от толщины диска 
при толщине втулки рабочего колеса 1 (1), 3 (2) и 5 мм (3) 

Предельная скорость вращения ротора, соответствующая области перегиба графиков 
в диапазоне толщин втулки 1 – 5 мм, значительно зависит от роста собственной массы втулки 
для скоростей вращения по концам рабочих лопаток в области 115 – 132 м/с. Снижение массы 
элементов рабочих колес позволит создавать высоконагруженные вентиляторы, способные 
обеспечивать работоспособность вплоть до скоростей вращения по концам лопаток 220 м/с. 

В связи с этим возникает задача снижения нагрузки на корпус РК путем снижения его массы. 
Решается она методом топологической оптимизации, так же как и для лопаток рабочего коле-
са [26]. Характеристики стали 10ХСНД элементов рабочего колеса, МПа: предел текучести 
σТ = 400; предел прочности σВ = 540; коэффициент Пуассона µ = 0.3; модуль упругости E = 2·105. 

При оптимизации задавались ограничения, в качестве которых использовались следующие 
параметры: максимальные допустимые напряжения 220 МПа, рассчитанные по теории прочно-
сти Мизеса (запас прочности 1.8), и ограничение собственной массы рабочего колеса — не бо-
лее 70 % от исходной массы. Топологическая оптимизация выполнена в программном ком-
плексе ANSYS [27 – 29], реализованном на основе метода SIMP, с использованием следующих 
критериев: минимум массы корпуса и соблюдение требуемого уровня напряжений в элементах 
корпуса РК. 

Основной особенностью SIMP-метода является работа в области виртуальной плотности 
в ограниченном геометрией детали пространстве. Эта область разбивается на элементы, име-
ющие виртуальные плотности ρ (безразмерные величины), которые могут принимать значения 
в диапазоне 0 – 1. Суть метода заключается в итерационном процессе снижения областей, име-
ющих элементы с плотностями, меньше заданной (в том числе нулевой). Также учитываются 
начальные и граничные условия задачи, критерии оптимальности и целевая функция оптими-
зации (уменьшение массы конструкции с учетом заданного ограничения на максимально допу-
стимую массу). 

Оптимизация рабочих колес выполнена для вентиляторов диаметром 2.1, 2.8, 3.6 и 4.0 м. 
Рассмотрен корпус РК осевого вентилятора главного проветривания ВО-28, имеющего диаметр 
2.8 м, скорость вращения до 1500 об./мин (что соответствует скорости по концам лопаток 
220 м/с). Исходная масса РК 2917 кг. 

На рис. 4 приведена схема нагружения рабочего колеса. Нагрузки представлены нормаль-
ными составляющими сил инерции (центробежные силы) от рабочих лопаток и их собственной 
массы. Так как центробежные нагрузки значительно превышают аэродинамические, то в расче-
тах использовались только они [30]. Согласно SIMP-методу, для оптимизации необходимо 
определить минимальную податливость конструкции на основе статического расчета. 
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Рис. 4. Схема нагружения корпуса рабочего колеса: F — силы инерции от лопаток;  
G — масса лопаток 

Затем проводилась оптимизация распределения материала в корпусе рабочего колеса.  
Результаты расчетов показали, что втулка и опорные диски имеют напряжения много ниже до-
пускаемых. Следовательно, можно перейти от двухдисковой к однодисковой конструкции  
рабочего колеса (рис. 5а), что позволит значительно уменьшить его массу. 

 
Рис. 5. Конструктивная схема корпуса однодискового рабочего колеса (а) и распределение 
напряжений в его корпусе (б): 1 — опорный диск; 2 — втулка; 3 — шайба (место крепления  
лопаточных узлов) 

Расчет напряженно-деформированного состояния корпуса РК выполнен на основе метода 
конечных элементов пакета ANSYS. Так как напряженное состояние сложное, то в качестве 
расчетных напряжений необходимо использовать эквивалентные напряжения по Мизесу [31]. 
На рис. 5б для корпуса РК с диаметром по концам лопаток 2.8 м показано распределение экви-
валентных напряжений, соответствующих скорости вращения ротора 1000 об./мин. Макси-
мальные напряжения, возникающие в корпусе РК, имеющего один диск, не превышают пре-
дельные напряжения, рассчитанные с учетом коэффициента запаса прочности, равного 1.8. Та-
ким образом, конструкция рабочего колеса, имеющего два диска, по прочности будет эквива-
лента однодисковой. При этом однодисковый корпус рабочего колеса имеет значительно 
меньшую массу (1850 кг) по сравнению с двухдисковым (2917 кг). 

Однодисковое РК также можно оптимизировать, получив оптимальную по массе и моменту 
инерции конструкцию. Проведем топологическую оптимизацию однодискового РК в про-
граммном пакете ANSYS. На рис. 6а представлено распределение материала в конструкции  
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рабочего колеса при воздействии нормальной составляющей сил инерции и сил от лопаток по-
сле оптимизации, с учетом преобразования геометрии модели, путем сглаживания, удаления 
остаточных областей материала и конструкторской проработки. Расчетная модель после всех 
доработок геометрии будет иметь форму, значительно отличающуюся от конструкции до оп-
тимизации. 

 
Рис. 6. Оптимизированная модель корпуса РК после доработки геометрии сглаживания 
для вентилятора с диаметром рабочего колеса по концам лопаток 2800 мм (а) и распреде-
ление напряжений в его корпусе (б) 

Если происходит коррекция в виде простого сглаживания геометрии, то различия в исходной 
и финальной версиях конструкции будут незначительными. При появлении каких-либо поло-
стей, не связанных между собой элементов в конструкции и пр., необходимо внести существен-
ные изменения в геометрию, что потребует проведения дополнительных расчетов НДС элемен-
тов конструкции РК. На рис. 6б показано распределение эквивалентных напряжений, соответ-
ствующих скорости вращения ротора 1000 об./мин, для оптимизированного корпуса РК. Макси-
мальные напряжения не превышают предельных с учетом коэффициента запаса прочности. Оп-
тимизированное рабочее колесо после сглаживания имеет массу 1020 кг, что удовлетворяет 
ограничению по массе, которое составляет не более 70 % от первоначальной массы колеса. 

Аналогично построены зависимости предельной окружной скорости однодискового ра-
бочего колеса от частот вращения ротора 300 – 1500 об./мин, диаметра РК, толщины втулки 
и опорного диска (рис. 7), при которой напряжения в узлах РК не превышают допускаемые 
200 МПа. 

 
Рис. 7. Зависимость допускаемой окружной скорости по концам лопаток от толщины опорного 
диска (а) и втулки (б) при σ = 200 МПа для разных диаметров РК: 1 — 2400; 2 — 3000; 3 — 
3600; 4 — 4300 мм 
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ВЫВОДЫ 

Решена задача топологической оптимизации в программном комплексе ANSYS и получено 
оптимальное распределение материала однодискового рабочего колеса для осевых вентиляторов 
главного проветривания. Конструкция рабочего колеса после оптимизации имеет параметры, 
максимально соответствующие заданным при проектировании, обладает минимальной массой 
при соответствующих ограничениях на предельные значения напряжений в конструкции. 

Обоснована конструкция однодискового рабочего колеса для осевых вентиляторов главно-
го проветривания, имеющая меньшую на 30 – 54 % массу и момент инерции рабочего колеса 
по сравнению с двухдисковым колесом. Определены зависимости конструктивных параметров 
элементов рабочего колеса, таких как втулки и опорные диски, от частоты вращения ротора 
вентилятора. 
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