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某型滑油冷却风扇振动特性分析

蔡思奇，贺玉龙

（ 西南交通大学 地球科学与环境工程学院，成都 611756）

摘 要：为避免工作状态下风扇转子由于自身工作转速及相关的激振频率引起的共振现象，通过试验模态分析及

数值模态分析结合的方法对转子振动特性进行分析，并与改进前的转子进行对比。结果表明，以静子尾流产生的激振

力对应的共振转速与转子的工作转速相接近，改进后的转子各阶固有频率提升但共振裕度减小，因此在风扇使用过程

中应保证其完整性，从而避免疲劳断裂等安全隐患。
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Vibration Characteristics Analysis of a Lube Cooling Fan

CAI Si-qi , HE Yu-long

( Collage of Geosciences and Environmental Engineering, Southwest Jiaotong University,

Chengdu 611756, China )

Abstract : In order to avoid the resonance caused by the working speed of the rotor and the relevant excitation

frequency, the vibration characteristics of the rotor of a fan are analyzed experimentally and numerically. The result of the

analysis after the improvement of the rotor is compared with that of the original rotor. It is shown that the working speed of

the rotor is close to the resonant speed corresponding to the excitation force induced by the stator’s tail zone flow. The

natural frequency of each order increases but its resonance margin decreases compared with the original rotor. Thus, to avoid

the security risks, such as fatigue fracture, the integrity of the fan should be ensured during its operation.
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风扇转子为滑油冷却系统内的高速旋转部件，

因此对于风扇转子的设计，在气动性能达到设计需

要的同时，还应确保其强度及结构动力特性达到安

全工作的要求 [1]。当转子自身的工作转速或者相关

的激振频率与转子的固有频率相接近，就会引起共

振从而造成因振动引起的转静子碰摩或叶片疲劳断

裂等故障 [2–3]，因此在转子设计研发过程中，对其进

行振动特性分析避免引起共振是确保设备安全服役

的重要环节。

对于试验件的振动特性分析较为广泛的方法为

模态分析。模态分析过程可以分为试验模态分析与
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数值模态分析 [4]。例如对于铝制薄盘利用ANSYS

有限元分析软件进行模态分析，得到其各阶振

型 [5]。通过数值计算的方法计算材料发生位错状况

的各阶固有频率及频率比等振动特性 [6]。而基于模

态动力学的数值方法同样被运用在对离心风机的振

动特性研究中 [7]。

在进行模态分析的过程中，研究者往往采取单

一的试验或数值模态分析方式，它们各自有其优缺

点及局限性，而两者结合的方式能够保障计算结果

的可靠性。像旋转叶片那样存在预应力的结构，采

用两者结合的方式更加可靠 [8]。因此对于该风扇转

子采用试验和数值模态分析结合的方式，考察风扇

的振动特性，并与旧型号转子比较。为转子的设计

及使用的安全性提供相关建议。

1 锤击试验模态分析

试验件实际安装状态为图1所示。

其实际安装于直升机主减速器输出轴上，由轴

带动风扇转子工作，前后分别是与之配套的导向器
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图 1 试验件安装图

与整流罩。试验中根据实际安装状况通过夹具固定

实现模拟安装状态。

模态试验的基本环节包括激励、测量和分

析 [9]。试验采用锤击法激振进行多点激励，通过压

电式加速度传感器采集响应信号，并通过低通滤波

放大器及信号采集器对信号进行放大调理，最后通

过分析软件进行数据后处理，最终得出风扇转子整

体叶盘和单个叶片在安装及自由状态的各阶模态。

试验系统图见图2。

图 2 试验系统图

试验得到安装及自由状态转子的模态振型，由

于两种状态的转子模态振型相似，故仅列出安装状

态振型如图3。

从图3中可以发现，相对于轮盘部分，叶片的振

动幅度更大，而叶片的振动以其扭转振动为主。

新型风扇转子及单个叶片的前4阶固有频率分

别列于表1、表2。

无论是转子整体还是单个叶片，安装状态的前4

阶固有频率及振型与自由状态下十分接近，说明转

子与减速器输出轴固定连接对于其前4阶模态影响

不大。叶片与转子整体前几阶的固有频率相差不

大，而4阶呈现了较为明显的差异，轮盘质量与刚度

相对叶片来说较大，且转子为整体叶盘结构，叶片与

轮盘耦合可能是影响转子整体固有频率的因素。

表 1 安装及自由状态转子固有频率/Hz

1阶

2阶

3阶

4阶

安装状态固有频率

1 265

1 831

2 394

4 014

自由状态固有频率

1 253

1 728

2 388

4 001

表 2 安装及自由状态叶片固有频率/Hz

1阶

2阶

3阶

4阶

安装状态固有频率

1 265

1 821

2 392

3 627

自由状态固有频率

1 250

1 790

2 394

3 555

2 基于ANSYS的数值模态分析

由于风扇转子在工作过程中始终处于高速旋转

状态，只对其静止状态进行模态分析无法考虑其自

身转速对其影响，因此用有限元分析软件ANSYS对

风扇转子静止和工作状态进行模态分析。

由于风扇转子叶片呈高度扭曲状态，直接在

ANSYS内进行模型建立比较困难，因此借助NX软

件建立计算模型，如图4、图5所示。

由于叶片呈19个均布状态，因此根据波动分析

原理，在对风扇进行有限元分析时，可以取一个叶

（a）1阶振型 （b）2阶振型

（c）3阶振型 （d）4阶振型

图 3 安装状态各阶振型

某型滑油冷却风扇振动特性分析 47
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图 4 风扇模型

图 5 叶片模型

片-轮盘扇区计算 [10]，如图6。

采用 2阶单元Solid186用四面体网格对计算区

域进行划分。网格单元数为 59.8 万个，节点数为

13.7万个。在轮毂内环安装面上施加周向约束，在

螺栓固定端面施加轴向约束。风扇整体采用材料锻

铝2A70，其材料参数见表4。

从前 5阶可以得到，叶片的振动幅度相对轮盘

较大，前两阶振型为叶片的偏转，第 34阶主要是叶

片的扭转，5阶则为偏转与扭转复合振动。

图 6 单个叶片-轮盘扇区

表 4 2A70材料参数

密度ρ/(g∙cm-3)

2.8

弹性模量E/GPa

70

泊松比μ

0.33

静止状态下叶片的固有频率称为叶片的静频。

得出其前5阶振动的静频值并提取其振型，如表5与

图7。
表 5 风扇各阶静频

阶数

频率/Hz

1阶

1 495.6

2阶

2 533

3阶

3 672

4阶

4 339

5阶

8 469.3

为模拟转子在工作状态下自身转速对其各阶模

态的影响，在计算时应考虑转速作为预应力，对转子

施加转速 0至 8 000 r/min，及两个工作转速 8 873和

9 087转/分，并在计算时考虑陀螺效应。由于施加

转速后得到的模态振型与静止状态相似，故不再列

出。计算得出风扇转子的动频如表6。

可以发现转子的动频与静频相比要高，并且随

着转速上升呈逐步增加的趋势，这符合离心力的刚

（a）1阶振型 （b）2阶振型

（c）3阶振型 （d）4阶振型 （e）5阶振型

图 7 风扇各阶阵型
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化效应。但总体随着转速增加固有频率的变化幅度

很小，因此可以判定工作转速范围内预应力对于该

转子固有频率的影响不大。由于转子工作时处于复

杂的气动环境，除了其自身转速与固有频率重合会

导致共振，还会受到外部其他激振力的影响，此处主

要包括静叶流场不均引起的高频激振力与导向器加

强筋所导致的低频激振力，由于此处低频激振力与

固有频率线相距较远故仅考虑高频激振力的影响，

前端静叶数为 17，工作转速 9 073 r/min对应的激振

频率为 2 574 Hz，根据表 6与激振频率绘制坎贝尔

图，判断共振转速，如图8。

从图 8中可以得出，激励与各阶固有频率曲线

的交点所对应的转速约为 5 300 r/min与 9 000 r/min

左右，所预留的共振裕度很小。

由于叶盘属于循环对称结构，因此在计算中考

察工作转速下节径的存在对于固有频率及振型的影

响，如表7和图9。

节径所指的是如圆盘类的几何体在某阶振动模

态振型中零位移的线。从计算结果发现，随着节径

的增加，工作转速下转子的固有频率整体呈现增加

趋势。此外出现的 2阶固有频率相同，且位移也相

近的状况，其差异主要是循环对称结构 2阶模态存

图 8 新型转子坎贝尔图

在着相位差。

由于在安装时，转子与机匣之间的间隙很小，故

应考察在工作转速下叶片的最大形变量，避免转子

与静子碰摩。根据图10，考察单个叶片-轮盘扇区在

工作转速状态下的最大形变量及其发生的位置，可

以得到最大的形变量为 0.022 1 mm，最大形变发生

在叶尖处。

为对比新旧型号冷却风扇转子在振动特性上的

区别，对于旧型号转子同样进行数值模态分析，旧转

子模型如图11所示。

表 6 风扇各阶动频/Hz

转速/（r∙min-1)

0

1 000

2 000

3 000

4 000

5 000

6 000

7 000

8 000

8 873

9 087

1阶

1 495.6

1 495.9

1 496.7

1 498.0

1 499.9

1 502.3

1 505.2

1 508.6

1 512.6

1 516.4

1 517.4

2阶

2 533.0

2 533.1

2 533.4

2 533.8

2 534.4

2 535.3

2 536.3

2 537.4

2 538.8

2 540.1

2 540.5

3阶

3 672.0

3 672.1

3 672.5

3 673.1

3 674.1

3 675.3

3 676.7

3 678.4

3 680.4

3 682.3

3 682.8

4阶

4 339.0

4 339.2

4 339.5

4 340.1

4 340.8

4 341.9

4 343.1

4 344.5

4 346.2

4 347.9

4 348.3

5阶

8 469.3

8 469.4

8 469.7

8 470.1

8 470.7

8 471.5

8 472.4

8 473.5

8 474.8

8 476.0

8 476.3

表 7 不同节径各阶固有频率/Hz

节径

0

1

2

3

4

5

6

7

8

9

1阶

1 516.4

1 360.3

1 309.6

1 581.7

1 628.2

1 640.7

1 645.0

1 646.6

1 647.1

1 647.3

2阶

2 540.1

1 360.3

1 309.6

1 581.7

1 628.2

1 640.7

1 645.0

1 646.6

1 647.1

1 647.3

3阶

3 682.3

2 242.2

2 288.6

3 438.2

3 639.7

3660

3 668.6

3 673.6

3 676.7

3 678.2

4阶

4 347.9

2 242.2

2 288.6

3 438.2

3 639.7

3 660.0

3 668.6

3 673.6

3 676.7

3 678.2

5阶

8 476.0

3 696.3

3 716.2

3 954.2

5 297.0

6 373.2

6 946.3

7 193.6

7 299.9

7 341.6
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图 10 叶片-轮盘形变图

图 11 风扇模型（旧）

同样根据数值模态分析结果绘制坎贝尔图，发

现共振转速约为6 800 r/min，设计裕度达到19.5 %，

图12为根据旧型转子绘制的坎贝尔图。

根据图13，旧型号转子在工作状态下，即在转速

为 9 087 r/min下的最大形变量为 0.049 6 mm，其产

生的位置同样位于叶尖处。

通过对比新旧型号转子的振动特性，可以发现

新型号转子其各阶固有频率相对旧型号偏高，这主

要由于新型号在设计上鼓桶的直径增加，叶片的长

度减小。此外由于设计时优先考虑风扇的性能要

求，导向器静叶从 13个增加至 17个，因此新型冷却

图 12 旧型转子坎贝尔图

图 13 旧型号叶片-轮盘形变图

风扇由静叶尾端不均匀流场导致的高频激振力对应

的共振转速与工作转速接近，容易引发振动。而新

型号转子叶尖的最大形变量比旧型号要小 55.4 %，

但两者的形变量都很小。

3 结 语

（1）通过试验模态和数值模态分析，分别得到

（a）零节径1阶振型 （b）一节径1阶振型

（c）一节径2阶振型 （d）二节径1阶振型

图 9 工作转速各阶振型
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不同状态下风扇转子的各阶固有频率，其工作转速

远低于转子的 1阶固有频率，在工作状态下不会引

发自身的共振。而数值模态分析得到的数据与试验

结果上略有差异。模态分析得到风扇各阶振型，相

对于轮盘叶片的扭转及偏转为振动的主要表现

形式。

（2）根据数值模态分析，转子的动频相对静频

要略大，而其变化规律是随着转速的增加逐渐增

加。新型号转子在振动特性方面较旧型号的各阶固

有频率都要更高，而且叶尖的最大形变量更小。

（3）由风扇导向器静叶尾流所导致的高频激振

力对于叶片振动的影响较大，这一点在改型后的结

构中表现较为明显，激振力对应的共振转速与工作

转速相接近。但由于激振力相对于转子自身工作转

速与固有频率重合所造成的影响相比较小，而此冷

却风扇系统改型以实现性能提升为首要目标，因此

对于激振力的影响主要的应对措施是避免在使用过

程中叶片出现裂纹等故障，此时激振力的存在会使

叶片出现疲劳断裂等状况。因此使用过程中应定期

对叶片的安全性进行检查，避免事故发生。
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4 结 语

本文首先对电容器底部隔声腔隔声机理和设计

理论进行分析；然后建立了隔声腔有限元仿真模型，

并在 LMS Virtual Lab Acoustics 中使用直接有限元

法对隔声腔进行隔声量计算；最后在 LMS Virtual

Lab Optimization模块中采用DOE技术对隔声腔尺

寸D进行优化。可以得出以下结论：

（1）对电容器底部隔声腔有限元模型进行隔声

量计算，其仿真结果与测试数据具有较高的吻合度，

验证了模型的准确性。

（2）提出LMS Virtual Lab优化模块在产品设计

中的应用，并通过优化设计得出了隔声腔的最优尺

寸，与实验数据进行对比分析可知：优化后的隔声腔

能够有效地降低电容器的辐射噪声，该应用对于隔

声腔尺寸优化设计具有一定的参考价值。
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