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Рассмотрены особенности проектирования генератора потока турбинного типа 
(называемого также турбиной, бловером, вентилятором, центробежным компрес-
сором и пр.) для аппаратов искусственной вентиляции легких. Системные требо-
вания, предъявляемые к такому аппарату, трансформированы в геометрические и 
механические параметры вентилятора в виде, принятом для сферы турбостроения. 
Эти требования затрагивают показатели напора и производительности, а также 
время разгона (выхода на требуемый эксплуатационный режим) и уровень звуко-
вого давления. Обоснован выбор газодинамических параметров турбинного гене-
ратора потока, раскрыта специфика его работы с характеристиками вентилятора и 
влиянием на них крутящего момента электродвигателя. Рассмотрена концепция 
мониторинга остаточного ресурса электродвигателя по датчику вибрации и тер-
мометру сопротивления, которая позволяет вносить аварийные уставки в алго-
ритм управления аппаратом искусственной вентиляции легких. Все это позволит 
более обоснованно интерпретировать те решения и продукты, которые на  
сегодняшний день представлены на рынке, а также более детально учитывать спе-
цифику конкретного аппарата при разработке технического задания на венти-
лятор. 
Ключевые слова: центробежный компрессор, турбинный генератор потока, респира-
торные системы, искусственная вентиляция легких 

The article considers the experience of designing a turbine-type flow generator (also 
known as “turbine”, “blower”, “centrifugal fan”, etc.) for artificial respirators. The system 
requirements for such a device have been transformed into the geometric and mechanical 
parameters of the blower in the form adopted in turbomachinery world. These require-
ments affect not only the pressure and performance indicators, but also the acceleration 
time (reaching the required operating mode) and the sound pressure level. Special atten-
tion is paid to the choice of aerodynamic parameters of the turbo blower, as well as to the 
specifics of its operation considering the effect of the electric motor torque on its charac-
teristics. The concept of monitoring the residual life of the motor by a vibration sensor 
and a resistance thermometer, allowing introducing emergency settings in the algorithm 
controlling the ventilator, is considered. All this will make it possible more reasonable in-
terpretation of the solutions and products presented currently on the market, as well as 
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more detailed considering the specifics of a particular device when developing technical 
requirement for a blower. 
Keywords: centrifugal compressor, turbine flow generator, respiratory systems, artificial 
lung ventilation 

В последние годы потребность в аппаратах ис-
кусственной вентиляции легких (ИВЛ) значи-
тельно возросла. В то же время к ним стали 
предъявлять требования по увеличению коли-
чества эксплуатационных режимов, снижению 
габаритных размеров, повышению мобильно-
сти и автономности работы. 

По этой причине аппараты ИВЛ с турбин-
ным генератором потока (ТГП) почти полно-
стью вытеснили с рынка аппараты объемного 
типа. ТГП — это центробежный компрессор, 
работающий по циклу схожему с дыханием че-
ловека. Рассмотрим особенности проектирова-
ния такого устройства с учетом физиологиче-
ских аспектов человеческого дыхания. 

При ИВЛ в первую очередь необходимо 
обеспечить безопасные для пациента показате-
ли производительности и напора вдыхаемого 
воздуха. По данным работы [1], при пиковых 
физических нагрузках человека скорость вдоха 
достигает 250 л/мин. Однако такие показатели 
расхода на вдохе чрезмерны для пациента в 
критическом состоянии. 

Пиковая скорость вдоха пациента, подклю-
ченного к аппарату ИВЛ, составляет 155 л/мин 
[2]. Напор вентилятора, определяемый гидрав-
лическим сопротивлением тракта аппарата 
ИВЛ, не должен превышать в отверстии для 
присоединения пациента в нормальных усло-
виях и условиях единичного нарушения 10 кПа 
(100 см вод. ст.) или 120 % максимального ра-
бочего давления, что составляет около 8,33 кПа 
(83,3 мбар). 

ТГП функционирует по циклу, подобному 
дыханию человека, работу которого можно 
разбить на три этапа. 

Первый этап — разгон рабочего колеса (РК) 
до частоты вращения ротора (далее ЧВ), обеспе-
чивающей необходимую производительность и 
напор. Основным параметром является время, 
за которое РК выйдет на рабочую точку, так как 
программа управления ИВЛ учитывает асинхро-
нию дыхания человека [3]. При этом падение 
давления в дыхательном тракте трудно предска-
зать из-за утечек. Время разгона РК должно быть 
минимальным, поэтому наиболее благоприят-
ным является диапазон 100…250 мс [4]. 

Второй этап — активная работа турбины, 
при которой поддерживаются постоянными 
производительность и напор (Paw) ТГП на про-
тяжении времени вдоха пациента (Ti). 

Третий этап — поддержание положитель-
ного давления контура выдоха (PEEP). Про-
должительность этого этапа зависит от количе-
ства циклов работы ТГП (bpm). При этом ЧВ 
снижается до достижения минимально допу-
стимого в аппарате ИВЛ давления 500 кПа 
(5 мбар) [4]. Циклограмма работы ТГП показа-
на на рис. 1. 

Немаловажным требованием является обес-
печение минимального шумового воздействия 
со стороны ИВЛ на пациента. По показаниям 
спектра звукового давления можно сделать вы-
вод об аэродинамическом совершенстве ТГП, 
что напрямую влияет на потребляемую мощ-
ность, а также о степени сбалансированности 
ротора, которая определяет ресурс изделия в 
целом. Поэтому при проектировании таких си-
стем необходимо иметь сведения о потенци-
альных источниках шума для минимизации их 
влияния в конечном изделии. 

Цель работы — оценка параметров ТГП на 
основе анализа требований к респираторным 
системам. Научная новизна статьи заключается 
в комплексном подходе к исследованию взаи-
мосвязей параметров потока, влияющих на ха-
рактеристики ТГП. 

 

 
Рис. 1. Циклограмма работы ТГП  

(Stat.pressure — статическое давление, мбар;  
Time — время, мс) 
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Методика проектирования ТГП. Большинство 
параметров центробежных РК являются со-
пряженными, что оказывает как положитель-
ное, так и отрицательное воздействие на конеч-
ное изделие при проектировании. Например, 
диаметр РК D и ЧВ n являются сопряженными, 
так как они напрямую влияют на окружную 
скорость u. 

Уменьшение диаметра РК положительно от-
разится на выбеге ротора и времени достиже-
ния необходимого крутящего момента Т. Одна-
ко при обеспечении газодинамического подо-
бия, т. е. баланса окружной скорости РК, 
возрастает ЧВ, что приводит к проблемам, свя-
занным с проектированием электродвигателя 
(ЭД): 
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где m — масса РК;  — время разгона. 
Момент инерции РК для обеспечения диапа-

зона по времени ускорения 100…250 мс должен 
быть минимальным, поэтому основные требо-
вания при проектировании предъявляются к 
его геометрическим характеристикам и свой-
ствам материала. РК должно быть открытым, 
так как наличие покрывного диска приводит к 
увеличению массы и существенно влияет на 
уровень торцевых и радиальных биений. 

Распределение скоростей в циркуляционной 
области является линейным, поэтому по мере 
увеличения ее радиуса возрастает и абсолютная 
скорость рабочего тела. Применение диффу-
зорных межлопаточных каналов в РК позволя-
ет повысить статическое давление, что в ком-
плексе с увеличивающимся динамическим 
напором приводит к повышению полного дав-
ления. 

Принципиальная схема центробежного РК 
[5–9] для ТГП приведена на рис. 2, где парамет-
ры связаны следующими зависимостями: 
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Здесь и далее индекс «1» соответствует пара-
метрам перед РК, индекс «2» — за РК. 

При одномерном проектировании принято 
выполнять расчет с допущением равенства по-
точных и геометрических углов лопастей [10], 
визуализируя изменение кинематических па-

раметров потока через треугольники скоростей. 
Последние показывают изменение относитель-
ной и абсолютной скоростей от входа к выходу 
РК и качественно отражают напор рассматри-
ваемого режима. 

Принципиальная схема формирования тре-
угольника скоростей [11] для турбины ТГП 
приведена на рис. 3. Здесь введены следующие 
обозначения: u — окружная скорость; c, rс  и 

uс   — абсолютная скорость, ее радиальная и 
окружная составляющие соответственно; w и 

uw  — относительная скорость и ее окружная 
проекция;  — угол потока в относительном 
движении (лопаточный угол);  — угол потока 
в абсолютном движении. 

При расчете необходимо правильно выстра-
ивать связи термодинамических и кинематиче-
ских параметров с геометрическими характери-
стиками РК. В основе проектирования лежит 
уравнение Эйлера 
  2 1 2 2 1 1 ,u up p u c u c       

 1 2 1 2 290 ,up p u c        (2) 
где 2p  и 1p  — полное давление на выходе из РК 
и на входе в РК;  — плотность газа. 

Из уравнения (2) следует, что наибольшую 
разность полных давлений 2p  и 1p  при одной и 
той же окружной скорости можно обеспечить в 
случае отсутствия закрутки потока на входе [12, 
13]. Таким образом, в тракте перед ТГП долж-
ны отсутствовать области с высокой кривизной 

 
Рис. 2. Принципиальная схема  

центробежного РК для ТГП 

 
Рис. 3. Принципиальная схема формирования 

треугольника скоростей для турбины ТГП 
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их центральных осей, а также объекты, приво-
дящие к гидравлическому сопротивлению. 

Для респираторных систем характеристика 
ТГП выражается через перепад статического 
давления. Из системы уравнений (1) и выход-
ного треугольника скоростей можно получить 
уравнение, показывающее изменение разности 
статических давлений 2 1st st stp p p    и произ-
водительности Q  в зависимости от окружной 
скорости, ширины канала 2b  и лопаточного 
угла на выходе из РК 2  [14–16]: 
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Главной особенностью выражения (3) явля-
ется возможность прогнозирования макси-
мальных параметров напора и производитель-
ности. Таким образом, исходя из требований по 
максимальному гидравлическому сопротивле-
нию на начальной стадии проектирования, 
можно определить окружную скорость ком-
прессора, а затем исходя из требуемого времени 
разгона — диаметр и ЧВ. 

На основании изложенного можно сделать 
вывод, что расчет геометрических характери-
стик РК формируется с его выходной области. 
Расчет входного сечения осуществляется исхо-
дя из принятых показателей напора и произво-
дительности в сочетании с выходными геомет-
рическими показателями РК. 

Например, с помощью выражений 
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из которых следует, что 
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можно рассчитать диаметр и ширину канала на 
входе в РК. Затем можно вычислить окружную 
скорость и входной лопаточный угол из вход-
ного треугольника скоростей без окружной со-
ставляющей абсолютной скорости. 

Так как приводом центробежного РК явля-
ется ЭД, необходимо учитывать крутящий мо-
мент T, требуемый для достижения максималь-
ной производительности, поскольку при по-
стоянной ЧВ функция расхода G возрастает 
быстрее, чем убывает функция напора H: 

 ,P T GH    

где P  — мощность;   — угловая частота вра-
щения ротора. 

Крутящий момент ЭД находится в обратно 
пропорциональной зависимости от ЧВ и в 
прямо пропорциональной от производитель-
ности [6, 7]: 
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где Q  — расход рабочего тела. 
Таким образом, максимально достижимый 

крутящий момент ЭД является основополага-
ющим фактором для выхода на эксплуатацион-
ный режим. 

ЭД должен быть бесколлекторным, так как 
наличие обмоток на роторе приводит к увели-
чению массы, а следовательно, и времени раз-
гона. При высокой ЧВ возрастают потери, свя-
занные с образованием вихревых токов в об-
мотке, и потери на трение [17]. 

Для оценки технического состояния ЭД и 
оставшегося ресурса целесообразно применить 
вспомогательное оборудование, например, тер-
мометр сопротивления и датчик вибрации на 
ближайшем к РК подшипнике. На этом под-
шипнике возникает максимальное напряжение, 
так как РК установлено консольно на рото-
ре ЭД. 

Тогда по изменению виброускорения рото-
ра ЭД можно сделать вывод об увеличении 
уровня дисбаланса. Также одной из основных 
величин, определяющих ресурс подшипников, 
является температура эксплуатации, посколь-
ку ее превышение приводит к разрушению его 
элементов. 

Зная количество и продолжительность таких 
случаев, можно выполнить прогноз остаточно-
го ресурса. Сравнивая полученные данные с 
экспериментальными результатами, можно 
внести аварийные уставки в алгоритм управле-
ния всего аппарата ИВЛ. 

 
Результаты и их обсуждение. Расходно-напор-
ная характеристика компрессора — это функ-
ция, демонстрирующая изменение давления  
в зависимости от производительности при по-
стоянной ЧВ [18–20]. Линию постоянной ЧВ 
называют изодромой. Эту характеристику 
можно построить по выражению (3) исходя из 
изменения производительности от максималь-
ного до минимального значения. 
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При проектировании ТГП целесообразно 
рассчитывать изодрому для максимальной ЧВ 

maxn , так как далее характеристика может быть 
приведена к любой ЧВ по зависимостям, пока-
занным на рис. 4, где maxstp — максимальный 
перепад статического давления; maxQ  — макси-
мальный расход рабочего тела. 

Уравнение Эйлера (2) показывает, что для 
данного диаметра РК и, следовательно, окруж-
ной скорости, выходной угол лопасти будет 
определять напор вентилятора. И, наоборот, 
для заданного напора и окружной скорости 
вращения, диаметр крыльчатки можно изме-
нять вместе с выходным углом лопасти, чтобы 
обеспечить требуемый массовый расход и по-
вышение давления. 

Также следует отметить, что при нулевом 
массовом расходе теоретически любая линия 
изодромы заканчивается в одной и той же точ-
ке, где рост давления определяется как функция 
квадрата окружной скорости. 

Следовательно, с точки зрения времени раз-
гона и требуемой для этого мощности на каж-
дом цикле вдоха, определяющим параметром 
является техническое задание по максимально-
му давлению за турбиной в режиме запирания. 
Чем ниже требуемое давление, тем большего 
ускорения можно достичь. 

Также важным параметром является требуе-
мый напор в режиме расчетного расхода (на-
пример, 200 л/мин), от которого будет зависеть 

 
Рис. 4. Расходно-напорная характеристика и 

зависимости для приведения изодромы  
(Airflow — расход рабочего тела, л/мин) 

 

 
Рис. 5. Влияние крутящего момента ЭД (а) на расходно-напорную характеристику (б) 
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угол выхода из РК. Так, если сделать этот угол 
равным 90, то теоретически напор за РК будет 
постоянным и максимальным в широком диапа-
зоне расхода. Однако на практике это приведет к 
существенному снижению эффективности. 

Если же выполнить угол выхода из РК 2 = 
= 45, то эффективность РК существенно возрас-
тет, но снизится теоретический напор. В резуль-
тате потеря напора невелика, при этом можно 
достичь существенно большей эффективности. 

Максимальный доступный крутящий мо-
мент ЭД Tmax, как правило, возникает в режиме 
максимального напора и практически нулевого 
расхода рабочего тела (рис. 5, точка 1). Вся по-
требляемая мощность будет уходить на трение. 

По мере роста расхода необходимо подводить 
достаточную мощность для сжатия поступающе-
го воздуха, а значит, требуемый крутящий мо-
мент будет возрастать. При этом произойдет 
снижение ЧВ (Speed), так как в соответствии с 
рис. 5, а при ее меньшем значении доступный 
крутящий момент увеличивается. Кроме того, 
при меньшей ЧВ снижается напор, а значит, и 
потребляемый крутящий момент (required 
torque). 

Таким образом, будет найден новый баланс 
располагаемого (Available torque) и потребляе-
мого крутящих моментов — Torque limit 
(рис. 5, б, красная линия). В итоге при макси-
мальном расходе рабочего тела Qmax точка 2 бу-
дет существенно отличаться от линии изодро-
мы, однако этот расход все равно будет больше, 
чем в расчетной точке. 

Выводы 
1. Центробежный вентилятор, являющийся 

важным компонентом медицинского респира-
торного аппарата ИВЛ, должен обеспечивать 

поток воздуха 200 л/мин и избыточное давле-
ние воздуха до 10 кПа, что покрывает гидрав-
лическое сопротивление и утечки на пути пото-
ка. Для плавного поддержания дыхания паци-
ента время ускорения должно быть не более 
100…250 мс в зависимости от выходного дав-
ления. 

2. Ограничивающим фактором для дости-
жения требуемого напора является окружная 
скорость на внешнем диаметре РК турбины, 
которая в свою очередь определяет обратную 
линейную зависимость между ЧВ и диаметром 
РК. Однако по мере уменьшения диаметра РК 
его момент инерции снижается как функция 
диаметра в квадрате. Для ускорения вентилято-
ра с меньшим РК и более высокой ЧВ потребу-
ется меньше времени и энергии, чем для уско-
рения вентилятора с бόльшим РК и более низ-
кой ЧВ. 

3. Требования к режимам работы вентиля-
тора накладывают существенные ограничения 
на его характеристики. Снижение в 2 раза тре-
буемого выходного давления уменьшит в 
1,4 раза размер РК при той же ЧВ или требуе-
мую ЧВ для того же РК. Таким образом, можно 
уменьшить потребляемую мощность, массу и 
стоимость ЭД. Аналогичные соотношения мо-
гут быть применены для требуемого времени 
разгона — для достижения максимальных ра-
бочих параметров при прочих равных потребу-
ется также в 2 раза меньше энергии. 

4. Для респираторных систем характеристи-
ка ТГП выражается через перепад статического 
давления и зависит от выходного треугольника 
скоростей. Исходя из этого разность статиче-
ских давлений и производительность зависят 
от окружной скорости, ширины канала и лопа-
точного угла на выходе из РК. 
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