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Математическая модель лопаточного диффузора центробежной компрессорной сту-
пени может быть построена по результатам массовых CFD-расчетов подобно тому, 
как это сделано для безлопаточных диффузоров. Методики расчета кольцевой и пря-
мой решеток различаются наличием диффузорных безлопаточных участков перед 
решеткой и за ней. Определены рациональные размеры этих участков. Показана не-
рациональность определения характеристик плоских решеток без ограничивающих 
стенок. Расчет эффективен для сектора с одним межлопаточным каналом при уме-
ренном количестве ячеек и модели турбулентности k–ε. Осреднение параметров по-
тока на выходе их лопаточной решетки ведет к неоднозначным результатам. Для рас-
чета характеристик лопаточной решетки целесообразно использовать параметры в 
сечении с диаметром, равным 1,85 диаметра выхода из решетки. В отечественной и 
зарубежной литературе принято подчеркивать эффективность применения CFD-
методов, заменяющих физические эксперименты. Расчеты ступеней компрессоров 
называют испытанием на виртуальном стенде, а лопаточных решеток — испытанием 
в виртуальной аэродинамической трубе. Для изучения стационарного обтекания ре-
шетки в качестве виртуальной трубы достаточно рассмотреть решетку, предшеству-
ющий и последующий диффузорные безлопаточные участки. 
Ключевые слова: лопаточный диффузор, центробежная компрессорная ступень, 
CFD-расчет, коэффициент полезного действия, модель турбулентности 

A mathematical model of a vaned diffuser of a centrifugal compressor stage can be 
constructed based on the results of mass CFD-calculations, similar to that of vaneless 
diffusors. The methods for calculating the annular cascade and the straight cascade differ 

——————— 
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due to the existence of vaneless diffusor sections in front of the cascade and behind it.  The 
rational dimensions of these sections are determined. The calculations of two-dimensional 
cascades without restricting walls appear to be irrational. The calculation is effective for a 
sector with one vane channel, a moderate number of cells, and the turbulence model k–ε.  
Averaging the flow parameters at the blade cascade exit leads to ambiguous results. To 
calculate the characteristics of the blade cascade, the parameters in a section with a diameter 
equal to 1.85 of the diameter of the blade cascade exit should be used. In domestic and 
foreign literature, it is customary to emphasize the effectiveness of the CFD methods that 
replace physical experiments. Calculations of the compressor stages are called virtual rig 
testing, while those of the blade cascade are known as virtual wind tunnel testing. To study 
stationary flow, as a virtual wind tunnel, it suffices to consider the blade cascade itself, the 
preceding and the subsequent vaneless spaces. 
Keywords: vane diffuser, centrifugal compressor stage, CFD calculation, efficiency, turbu-
lence model 

Центробежные компрессоры используют в хи-
мической, металлургической, холодильной, 
нефтегазовой и других отраслях промышленно-
сти. Их единичная мощность достигает не-
скольких десятков тысяч киловатт, а установ-
ленная мощность в РФ измеряется десятками 
миллионов киловатт. Затраты энергии на при-
вод компрессоров колоссальны, поэтому со-
вершенствование газодинамического проекти-
рования — актуальная задача. 

Цель работы — разработка методики мате-
матического моделирования течения потока 
газа в лопаточном диффузоре (ЛД) центробеж-
ной компрессорной ступени (виртуальной 
аэродинамической трубы) для проведения се-
рии расчетов ЛД с разными геометрическими 
параметрами. 

Необходимо изучить влияние геометрии 
расчетной области, размера сетки, граничных 
условий и выбора модели турбулентности на 
коэффициент полезного действия (КПД) ступе-
ни. На основе результатов расчетов будет до-
полнена модель КПД ступени в Методе универ-
сального моделирования (МУМ). 
 
Метод универсального моделирования. Так 
как уравнения движения газа описываются не-
интегрируемыми дифференциальными уравне-
ниями второго порядка, практика газодинами-
ческого проектирования основана на матема-
тических моделях разного рода [1–6]. Общая 
задача моделей — рассчитать газодинамические 
характеристики компрессора с произвольной 
проточной частью. 

Это позволяет спроектировать компрессор, 
развивающий необходимое отношение давле-
ний при заданном расходе. Из ряда вариантов 
проточной части, обеспечивающих это условие, 

выбирают вариант с наименьшей потребляемой 
мощностью, т. е. с наивысшим КПД. 

С помощью МУМ [7–10] решают задачу оп-
тимального проектирования с помощью систе-
мы алгебраических уравнений с рядом эмпири-
ческих коэффициентов, определяемых в про-
цессе идентификации, — сопоставления 
эмпирических характеристик специальных мо-
дельных ступеней с их рассчитанными данны-
ми. Схема модельной ступени, состоящей из 
рабочего колеса (РК), лопаточного диффузора 
(ЛД) и обратно направляющего аппарата 
(ОНА), показана на рис. 1. 

Условные границы между элементами про-
точной части называют контрольными. Наибо-
лее сложная задача математического моделиро-
вания — расчет КПД. В теории турбомашин 
принято определять потери КПД в каждом из 
элементов проточной части и суммировать их. 
Для ступени, показанной на рис. 1, КПД 
определяется выражением 

 
Рис. 1. Схема модельной ступени с контрольными 

сечениями 0, 0, 1, 2, 2, 3, 4 
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РК д ОНАη=1 Δη Δη Δη   , 

где РКΔη , дΔη  и ОНАΔη  — потери КПД в РК, 
ЛД и ОНА. 

Автор одного из методов моделирования [5, 6] 
использует для идентификации модели экспери-
ментальные характеристики элементов ступени. 
Если поставить приемники давления в контроль-
ных сечениях (между вращающимся РК и ЛД эти 
приемники следует разместить в сечении 2′),  
то характеристики можно измерить. Это так 
называемые поэлементные испытания ступени. 

Автор монографии [7] объясняет некоторую 
некорректность такого подхода к идентификации 
модели. Течение в лопаточных аппаратах ком-
прессоров диффузорное и сопровождается отры-
вом потока. Вихревые зоны, возникшие, напри-
мер, в РК выходят в ЛД. В диффузоре происходят 
потери смешения, в которых «виновато» РК, но 
измерительные приборы, расположенные на гра-
ницах ЛД, фиксируют вихревые потери РК, как 
потери в диффузоре. Равным образом вихревые 
потери ЛД относятся к потерям в ОНА. 

По этой причине в МУМ идентификация мо-
дели выполняется по характеристикам ступени в 
целом, а не отдельных элементов. Но в работах 
[11–14] приведен опыт успешного исследования 
безлопаточных диффузоров (БЛД) методами 
вычислительной газодинамики, расчета и обоб-
щения их газодинамических характеристик. Эти 
характеристики интегрированы в математиче-
скую модель КПД ступени вместо таковой для 
БЛД с эмпирическими коэффициентами. 

Целесообразно реализовать аналогичный 
подход и к ЛД, для чего надо рассчитать харак-
теристики большого количества диффузоров с 
разными параметрами, и описать их аналитиче-
скими зависимостями для интеграции в мате-
матическую модель ступени. 

Следует отметить, что классическая теория 
близких по принципу действия осевых ком-
прессоров целиком построена на продувке ло-
паточных решеток в реальных аэродинамиче-
ских трубах [15, 16]. Поэтому вычислительный 
эксперимент с ЛД можно назвать испытанием 
ЛД центробежных компрессорных ступеней в 
виртуальной аэродинамической трубе. Далее 
проведем поиск наиболее корректной методики 
проведения таких испытаний. 
 
Объект расчетного исследования. Аэродина-
мические характеристики и их расчет. На рис. 2 
показана схема аэродинамической трубы для 
испытания (продувки) плоских решеток осевых 
компрессоров [16]. 

В аэродинамической трубе воздух подается 
на плоскую прямую решетку профилей из ат-
мосферы под действием разрежения, создавае-
мого вентилятором. Поток на входе в решетку 
равномерный. Угол атаки определяется углом 
установки решетки по отношению к оси аэро-
динамической трубы. Из решетки поток посту-
пает в прямую трубу. Измерение параметров за 
решеткой осуществляется на некотором удале-
нии, где поток выравнивается. При испытании 
прямой решетки за ее пределами газ движется 
прямолинейно с постоянной скоростью. 

При аналогичном виртуальном испытании 
ЛД (как изолированного элемента) лопаточной 
решетке должны предшествовать и за ней сле-
довать каналы, на границах которых поток 
практически равномерный (рис. 3). 

Лопаточная решетка ЛД ограничена сечени-
ями 3 и 4. В реальной ступени между выходом 
из РК и лопатками ЛД есть небольшое безлопа-
точное пространство, которое целесообразно 
включить в испытуемый объект. Поток перед 
круговой лопаточной решеткой ЛД — цирку-

 
Рис. 2. Схема аэродинамической трубы для продувки плоских решеток осевых компрессоров 
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ляционный, диффузорный. Это необходимо 
учесть при формировании методики численно-
го эксперимента с такой решеткой. 

 

Задача расчета (математического моделиро-
вания) ЛД не отличается от таковой для любого 
другого элемента проточной части. На входе 
известны давление, температура, значение и 
направление скорости потока газа. Требуется 
рассчитать эти же параметры на выходе из это-
го элемента. 

Газодинамические характеристики ЛД, ис-
пользуемые в практике расчетов и моделирова-
ния, приведены в табл. 1. Здесь и далее р — дав-
ление, Па; k — показатель адиабаты; Т — тем-
пература, К;  — плотность, кг/м3; с — 
абсолютная скорость, м/с;  — угол потока, 
град; цифры в нижних индексах параметров 
соответствуют сечениям, буква «д» — диффузо-
ру, а буква «л» — лопатке; знаком «*» отмечены 
заторможенные параметры. 

Перечисленные в табл. 1 коэффициенты свя-
заны между собой. Для расчета параметров по-
тока на выходе из диффузора достаточно рас-
полагать значениями двух коэффициентов. При 

любом инженерном методе проектирования 
основные размеры проточной части определя-
ются на основании средних значений давления, 
температуры и скорости потока. 

Результатом CFD-расчета является поле па-
раметров этих величин, которые необходимо 
корректно осреднить [17–20]. При отладке ме-
тодики расчетного исследования использован 
следующий порядок измерения и обработки 
вычисленных параметров: 

• определение скорости, соответствующей 
динамическому напору, по результатам CFD-
расчета в сечении 4: 

1/23
4 54
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 

  

где f  — площадь поверхности сечения;  
m  — массовый расход; 

• вычисление температуры, соответствую-
щей средней энтальпии, по результатам CFD-
расчета в сечении 4: 

4 4 4 4
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• определение среднего статического давле-
ния по результатам CFD-расчета в сечении 4: 

4 4 4 4
4ср

sin
;

df c р
р

m
 

   

• вычисление среднего полного давления по 
результатам CFD-расчета в сечении 4: 

 

Рис. 3. Объект испытания в виртуальной  
аэродинамической трубе: 

1–5 — сечения 

Таблица 1 
Газодинамические характеристики ЛД 

Параметр Формула для потока 
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д д д1 с     
Угол отставания потока на выходе 4 л4 4     4 л4 4     
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• расчет осредненного полного давления для 
ЛД со средними типичными параметрами при 
разной радиальной протяженности безлопа-
точного участка на выходе, т. е. при разном от-
ношении D5/D2 (D5 и D2 — диаметры сечений 5 
и 2). В сечении 5 осредненное полное давление 




 
  5 5 5 5

5ср
sin

.
df c p

p
m

 

Расчетное исследование следует выполнять 
при таком отношении D5/D2, когда полное дав-
ление перестает уменьшаться, т. е. заканчива-
ются потери смешения. 

Коэффициент потери полного давления, из-
меренный непосредственно за лопаточной ре-
шеткой,  

 2 4 4 1/p p , можно считать отраже-
нием потерь трения ЛД. Аналогично коэффици-
ент потери полного давления в безлопаточном 
пространстве без трения на стенках 

 
 4 5 5 4/p p  соответствует потерям смешения, 

возникающим при отрыве потока в ЛД. Темпе-
ратуру 4срT  сравнивают со статической темпера-
турой по формуле 

 
2
4ср

4 ,
2 p

c
T T

C
 

где pC  — теплоемкость при постоянном дав-
лении. 

При заметном расхождении значений реша-
ют вопрос о том, по какой температуре следует 
определять КПД диффузора. 

Расчет течения потока выполняется в про-
граммном комплексе Ansys CFX, где численно ре-
шается система стационарных уравнений Навье–
Стокса, осредненных по Рейнольдсу (RANS — 
Reynolds-averaged Navier–Stokes) [21, 22]. В ка-
честве замыкающего соотношения использует-
ся стандартная модель турбулентности k–ε. 

Так как рассматриваемые течения потока 
являются отрывными, сходимость решения 
необходимо контролировать не столько по зна-
чению невязки (10–4…10–6), сколько по установ-
лению режима течения: малому (0,1 %) измене-
нию расходов во входном и выходном сечени-
ях, осредненных скорости и температуры в 
выходном сечении на протяжении нескольких 
десятков итераций. 
 
Сопоставление двух- и трехмерного расчетов. 
При продувке плоских прямых решеток осевых 
компрессоров в аэродинамических трубах ос-
новные эксперименты проводят в двумерной 
постановке. Длинные лопатки цилиндрической 
формы устанавливают в рабочую зону трубы. 
Параметры потока измеряют в плоскости, про-
ходящей посередине высоты лопаток, где влия-
ние ограничивающих их высоту поверхностей 
считается незначительным. 

Определяют профильные потери, для расче-
та которых используют предложенные анали-
тические зависимости. Для вычисления потерь 
на ограничивающих поверхностях выполняют 
отдельные эксперименты и предлагают отдель-
ные зависимости [7, 16]. 

Для аналогичного испытания ЛД в вирту-
альной аэродинамической трубе достаточно 

  
Рис. 4. Структура двумерного потока в ЛД по двухмерному CFD-расчету (а)  

и его экспериментальная визуализация (б) 
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рассчитать течение потока в плоской лопаточ-
ной решетке, состоящей из профилей очень ма-
лой высоты без ограничивающих поверхностей. 

Таким способом был рассчитан диффузор с 
размерами D2 = 350 мм, D5 = 875 мм при входном 
угле 2 л3   =15°, числе лопаток z = 15 и крите-
рии подобия — числе Рейнольдса Re = 243000. 
Расчеты сделаны с использованием сетки для од-
ного межлопаточного канала с высотой лопаток в 
один элемент (10 % высоты исходного канала) 
при их общем количестве 8016. 

В качестве замыкающего соотношения для 
вязкого течения применена модель турбулент-
ности k–ε с масштабируемыми пристеночными 
функциями. Вместо условия непроницаемой 
стенки для ограничивающих поверхностей 
установлено условие симметрии, что исключает 
их влияние и делает поток двумерным. Струк-
туру потока демонстрирует рис. 4 в сопоставле-
нии с экспериментальными данными, взятыми 
из работы [1]. 

Зоны отрыва на выпуклой поверхности ло-
паток диффузора, визуализированные напыле-
нием красителя, при условном коэффициенте 
расхода, примерно равном его расчетному зна-
чению, очень характерны для этого элемента 
проточной части. Проблема в том, что в отли-
чие от решеток осевых компрессоров, где в рас-
четном режиме отрыв потока недопустим, при 
замедлении потока в ЛД этот отрыв неизбежен. 

Анализ рис. 4, б показывает, что отрыв по-
тока происходит на выпуклой поверхности, как 
в обычном криволинейном колене. На первый 
взгляд это кажется парадоксальным, так как 
при одном и том же радиусе давление на вы-
пуклой поверхности больше, чем на вогнутой. 

Известно, что в РК образование следа — 
аналога отрыва потока — всегда происходит на 
поверхности разрежения, на задней поверхно-
сти лопаток. В ЛД ситуация противоположная. 
В монографии [7] это объясняется тем, что в 
направлении нормали к поверхности лопаток 
выпуклая поверхность представляет собой по-
верхность разрежения (рис. 5). 

Согласно рис. 6 отрыв потока в ЛД при угле 
атаки i3 = 0° на выпуклой передней поверхности 
минимизирует вихревые потери, так как ско-
рость в точке отрыва (т. о) много меньше ско-
рости потока при том же радиусе на задней по-
верхности. 

Схема течения с неприемлемостью отрыва 
потока на задней поверхности лопаток ЛД ма-
тематически описана в МУМ [7]. Пример влия-
ния угла изогнутости лопаток ЛД на КПД сту-

 
Рис. 5. Изменение скорости потока в межлопаточном 
канале диффузора по шагу (на одинаковом радиусе r)  

и нормали (n) 

  

Рис. 6. Распределение скоростей невязкого потока 
(коэффициентов замедления) по передней пc   

и задней зc  поверхностям лопаток диффузора [1]  
(t — относительная длина лопатки) 

Рис. 7. Зависимость КПД ступени   
от угла поворота потока в ЛД 4–3 
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пени по МУМ показан на рис. 7. Здесь и далее 
для более наглядного представления результа-
тов точки соединены кривыми. 

При увеличении угла поворота потока вслед-
ствие большей изогнутости лопаток КПД растет 

до тех пор, пока выпуклой не становится задняя 
поверхность. При этом точка отрыва перемеща-
ется в область высоких скоростей. Неэффектив-
ность ЛД с выпуклой задней поверхностью про-
верена экспериментально. 

Таким образом, при моделировании прин-
ципиально важно получить соответствие экс-
периментально установленному характеру от-
рыва потока. Но при расчете без влияния сте-
нок (см. рис. 4, а) выявлена принципиально 
иная картина. 

На рис. 8 структура потока показана на сред-
ней по высоте лопаток поверхности тока при 
трехмерном расчете с трением на ограничиваю-
щих поверхностях (D2 = 350 мм, D5 = 875 мм, вход-
ной угол 2 л3 15     , z = 15, Re = 243000, сетка: 
256512 элементов, модель турбулентности k–ε). 

В этом случае картина течения потока соот-
ветствует таковой для реального диффузора. Ис-
пытания ЛД в виртуальной аэродинамической 
трубе проведены в трехмерной постановке. Соот-
ветственно, условие прилипания газа к ограничи-
вающим поверхностям сделано между сечениями 
2 и 4 (фактически, максимально близко к указан-

 
Рис. 8. Структура потока на средней по высоте  

лопаток поверхности тока в ЛД по трехмерному 
CFD-расчету 

 
Рис. 9. Поле скоростей потока, м/c, в выходном сечении при отношении D5/D2 = 3 

 (сектор соответствует одному межлопаточному каналу) 
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ным сечениям с целью повышения качества сет-
ки). Между сечениями 1–2 и 4–5 трения на огра-
ничивающих поверхностях нет. 

 
Положение конечного сечения 5. Для диффузо-
ра шириной b = 21 мм и диаметром D1 = 350 мм 
при начальных условиях (p* = 100 кПА, T* =  
= 288 К), размере сетки одного канала ~260000 
ячеек и модели турбулентности k–ε сделаны 
расчеты при отношении D5/D2 = 2, 2,5 и 3. Цель 
расчетов — определить, на каком расстоянии 
от лопаточной решетки заканчиваются поте-
ри смешения, и поток выравнивается.

На рис. 9 показано поле скоростей потока на 
средней по высоте лопаток поверхности тока и 
изотахи в сечении 5 при максимальном отно-
шении D5/D2 = 3. 

Даже при таком большом расстоянии от ло-
паточной решетки поток полностью не вырав-

нивается, но инженерный подход к расчету это-
го и не требует. На рис. 10 показано, как изме-
няется коэффициент потери полного давления 
по радиусу за диффузором при изменении от-
ношения D5/D2 в диапазоне от 2 до 3. 

Как видно из рис. 10, потери давления 
практически прекращаются при отношении 
D5/D2 = 2,5 для любого расчета. При этом от-
ношении рекомендовано делать расчетные 
эксперименты с ЛД. 
 
Положение начального сечения. При физиче-
ских и расчетных экспериментах с прямой ре-
шеткой начальное сечение может быть удалено 
от нее на сколь угодно большое расстояние, 
чтобы гарантировать равномерность потока в 
начальном сечении. В ядре потока, где прово-
дят измерения в реальной аэродинамической 
трубе, параметры потока не меняются от 
начального сечения до входа в решетку. Но в 
БЛД, предшествующем кольцевой лопаточной 
решетке диффузора, параметры потока меня-
ются. Поэтому начальное сечение нельзя уда-
лить на значительное расстояние от начала ло-
паток. 

На рис. 11 показано поле скоростей потока 
перед лопатками диффузора в сечениях 1, 2′ 
(посредине между сечениями 1 и 2) и 2 при D1 =  
= 0,8D2. Как видно, вносимое лопатками возму-
щение распространяется вниз по потоку и осла-
бевает достаточно быстро. В сечении 1 поток 
практически равномерный, в сечении 2 значение 
скорости меняется не более чем на 3,4 %. 

При совмещении сечений 1 и 2 неравномер-
ность потока значительно выше и составляет 
6,9 % (рис. 12). 

 
Рис. 10. Зависимость коэффициента потери полного 

давления 4–5 от положения сечения 5 

  

 

Рис. 11. Поле скоростей потока, м/c,  
в сечениях 1 (а), 2′ (б) и 2 (в) 
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В этом случае принципиально важно выяс-
нить, как положение начального сечения влияет 
на газодинамические характеристики диффузо-
ра. На рис. 13 приведены характеристики КПД 
диффузора при разном положении начального 
сечения. 

В большей части диапазона угла атаки зна-
чения КПД различаются не более чем на 3,5 %  
(i = 4,5°). Вызывает вопрос их сильное расхож-
дение при отрицательном угле атаки (i < –4°). 
Представляется более корректным начинать 
расчет с сечением D1= 0,8D2. 
 
Исследование сеточной зависимости. Для та-
кого исследования построены две сетки для од-
ного межлопаточного канала ЛД, состоящие из 
256512 (грубая) и 843136 (подробная) гексаэд-
ральных элементов. Причем подробная сетка 
получена на основе грубой путем уменьшения 
шага сетки. На базе грубой сетки построены 
модели одного и пятнадцати секторов. Для всех 
сеточных моделей проведены одинаковые се-
рии расчетов при различных значениях угла 
атаки i = –6,0...7,5° с шагом, равным 1,5°. 

На рис. 14 приведены зависимости КПД 
диффузора от угла атаки и вида использован-
ной сетки. В большей части диапазона угла ата-
ки i = –6…3° значения КПД различаются не бо-
лее чем на 1,5 %. При крайних значениях этого 

угла различия более существенные в силу 
меньшей устойчивости решения. 

Близость результатов дает возможность ис-
пользовать в массовых расчетах умеренно 
квадратные (подробные) сетки одного межло-
паточного канала. 

 
Влияние модели турбулентности на характе-
ристики ЛД. Рассмотрены две двухпараметри-
ческие модели: k–ε с масштабируемыми при-
стеночными функциями и k– SST. Первую 
модель широко применяют в инженерной 
практике уже более сорока лет [23]. В отличие 
от стандартной модели такая модификация 
имеет более аккуратный способ описания при-
стеночных пограничных слоев. Это позволяет 
сравнить ее с наиболее совершенной двухпара-
метрической моделью k– SST, которая являет-
ся комбинацией k–ε и k–, обеспечивающей 
сочетание их лучших качеств. 

На рис. 15 приведены зависимости КПД диф-
фузора от угла атаки при использовании двух мо-
делей турбулентности. Для модели k– SST рас-
четное значение КПД оказалось меньше, чем для 
k–ε. Вблизи проектного значения угла атаки раз-
личия значений КПД составляют не более 0,5 %, а 
в сторону роста угла атаки (до 9) — не более 
2,5 %. При крайних значениях угла атаки рас-
хождение повышается до 10 %. 

 
Рис. 12. Поле скоростей потока, м/с, в сечении 1 (2) 

  
Рис. 13. Зависимость КПД диффузора д от угла  

атаки i при разном положении начального сечения: 

 — D1/D2 = 0,8;  — D1 = D2 

Рис. 14. Зависимость КПД диффузора д от угла  
атаки i для разных видов сетки: 

 — 1 сектор (круг);  — 15 секторов (треугольник); 
 — 1 сектор с подробной сеткой (квадрат) 
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Следует отметить худшую устойчивость ре-
шения в случае модели k– SST при увеличе-
нии зоны отрыва. Поэтому, для массовых рас-
четов следует использовать модель турбулент-
ности k–ε. 
 
Проблемы неравномерности потока в сечении 4. 
Для расчета энергетических характеристик ЛД 
необходимо осреднять скорости неравномерно-
го потока по их третьей степени [1]. Программа 
ANSYS CFX предоставляет возможность осред-
нения только по площади (первая степень скоро-
сти) или по массовому расходу (вторая степень 
скорости).

При использовании этих двух способов 
осреднения в сечении 4 на выходе из ЛД с раз-
витыми низкоэнергетическими зонами значе-
ния параметров сильно различаются. На рис. 16 
показаны линии тока в ЛД с прямыми лопат-
ками при л3  = 15°, л4  = 45°, z = 22 и 3i  = 0°. 

В табл. 2 приведены параметры потока в се-
чениях 4 (на выходе из ЛД) и 5 (в конце расчет-
ной области) для отношения D5/D4 = 1,667 при 
двух способах осреднения — по массовому рас-
ходу и площади. 

Различие и нелогичность значений парамет-
ров, рассчитанных в сечении 4, заставляет от-
казаться от их применения при представлении 
результатов исследования. Например, значение 
выходного угла 4 л4    противоречит сути 
рабочего процесса и не соответствует структуре 
течения, показанной ранее. 

Для обработки результатов использованы па-
раметры, определенные в сечении 5 с равномер-
ной структурой потока по следующей методике: 

• коэффициент потери полного давления 
5 2р р   , где полное давление в конце рас-

четной области 
5р  после выравнивания пото-

ка в безлопаточном пространстве с невязкими 
стенками отражает полные потери в ЛД — по-
тери трения и смешения (отрыва, вихреобра-
зования); 

• угол отставания 4 л4 5    ; в связи  
с неопределенностью значения угла выхода по-
тока в сечении 4 при разных способах осредне-

Таблица 2 
Параметры потока в сечениях 4 и 5 при двух способах осреднения 

Параметр 
Осреднение 

Параметр 
Осреднение 

по массовому 
расходу 

по площади 
по массовому 

расходу 
по площади 

Сечение 4 Сечение 5 
4c  45,285 36,091 5c  24,615 24,533 
4  38,35 33,67 5  30,913 31,000 
4rc  28,037 21,894 5rc  12,578 12,569 
4uc  35,483 28,323 5uc  21,137 21,047 

4
4

4
arctg r

u

c
c

   
38,314 37,7 5

5
5

arctg r

u

c
c

   
30,75 30,84 

 

 

Рис. 15. Зависисмость КПД диффузора д  
от угла атаки i при использовании моделей  

k–ε ( ) и k– SST ( ) 
 

 
Рис. 16. Линии тока в ЛД с прямыми лопатками 

при л3  = 15°, л4  = 45°, z = 22 и 3i  = 0° 
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ния углом выхода потока из ЛД считается угол 
5  на основании того, что в безлопаточном 

пространстве постоянной ширины с невязкими 
стенками при практически несжимаемом пото-
ке траекторией течения потока является лога-
рифмическая спираль; 

• угол поворота потока 5 3    ; 
• скорость на выходе из ЛД, исходя из зако-

нов движения невязкого несжимаемого газа, 
4 5 5 4 ;c c D D  

• статическая температура на выходе из ЛД  
2

5*
4 1 5

4
2 ;p

DT T c C
D

     
 

• статическое давление на выходе из ЛД  


     

1
4

4 5 *
1

;
k

kTp p
T

 

• статическая температура в сечении 2 по 
результатам CFD-расчета; 

• статическое давление в сечении 2 по ре-
зультатам CFD-расчета. 

Выводы 
1. Разработана методика испытания ЛД, где 

предложено использовать трехмерные модели 
одного межлопаточного канала с условием 
прилипания на ограничивающих поверхностях 
только между сечениями 2 и 4. Положение се-
чения 1 выбирается из соотношения D1 = 0,8D2, 
а выходного сечения 5 — из соотношения  
D5 = 2,5D2. 

2. Установлено, что для определения отрыв-
ного течения требуется сетка хорошего каче-
ства с достаточной разрешающей способно-
стью. 

3. Для расчетов рекомендовано применять мо-
дель турбулентности k–ε и параметры потока  
в сечении 5, где поток практически равномерный.
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