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Для оптимального газодинамического проектирования центробежных компрессо-
ров применяют различные инженерные подходы. К их числу относится разработан-
ный в Санкт-Петербургском политехническом университете Петра Великого Метод 
универсального моделирования, представляющий собой набор компьютерных про-
грамм. Тангенциальные выходные устройства являются элементами проточной ча-
сти центробежного компрессора. Анализ результатов исследований тангенциаль-
ных выходных устройств на основе текущей версии математической модели показал 
необходимость ее усовершенствования. В основу новой модели положены следую-
щие положения: проходное сечение определяется с использованием уравнения рас-
ходов на входе и выходе в выходное устройство (причем полученные размеры сле-
дует увеличить на 25…35 % согласно известным отечественным рекомендациям); 
реальный характер течения потока газа в выходном устройстве учитывается введе-
нием эмпирического коэффициента в уравнение расходной составляющей скоро-
сти; выходной диффузор профилируется с учетом оптимального угла раскрытия эк-
вивалентного конического диффузора; язык улитки смещается из сечения с углом 
раскрытия 0 в сечение с углом раскрытия 30, что способствует выравниванию па-
раметров потока газа по окружности и уменьшает суммарные потери. Для упроще-
ния процесса расчетов в математической модели принята постоянная плотность га-
за по длине улитки. Окружная составляющая скорости потока также рассчитывает-
ся приближенно по уравнению постоянства циркуляции без учета вязкости.  
В улитках и сборных камерах потери вычисляются в радиальной и меридиональной 
плоскостях. В радиальной плоскости главными являются потери напора трения,  

——————— 
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в меридиональной — потери напора расширения. Для трапециевидной улитки эти 
потери напора определяются в зависимости от угла ее раскрытия. В нерасчетных 
режимах работы к указанным потерям добавляются потери напора вследствие 
ударного обтекания языка улитки. Предложенная модель применена в новой версии 
Метода универсального моделирования. Модель была идентифицирована по ре-
зультатам приемосдаточных испытаний турбодетандерных агрегатов и турбонагне-
тателей двигателей внутреннего сгорания. 
Ключевые слова: ступень центробежного компрессора, тангенциальное выходное 
устройство, улитка, сборная камера, математическая модель, коэффициент  
потерь 

Various engineering techniques are used for optimal gas-dynamic design of centrifugal 
compressors. This includes a universal modelling method that consists of software pro-
grams developed at Peter the Great St. Petersburg Polytechnic University. Tangential exit 
nozzles are elements of the centrifugal compressor flow path. The analysis of the results of 
the tangential exit nozzle calculations using the current mathematical model showed a need 
of improvement. The following main provisions formed a basis for a new model: the size of 
the passage is determined using the flow rate equation at the entrance and exit of the output 
unit (the calculated cross sections should be increased by 25–35% according to the recog-
nized recommendations by Russian experts); the real nature of the flow in the output unit is 
taken into account by introducing an empirical coefficient in the equation of the circumfer-
ential component of velocity; the output diffuser is designed taking into account the optimal 
angle of expansion of an equivalent conical diffuser; the scroll tongue is shifted from a sec-
tion with an angle of expansion of 0 to a section with an angle of expansion of 30, which 
aids levelling the circumferential flow parameters and reduces total losses. To simplify the 
calculation process, a constant density along the scroll length is adopted in the mathematical 
model. The circumferential component of velocity is also determined approximately using 
the flow continuity equation without taking viscosity into account. Losses in scrolls and an-
nular chambers are calculated in the radial and meridional planes. In the radial plane, the 
main losses are friction losses, whereas in the meridional plane, the main losses are due to 
expansion. For a trapezoid scroll, these pressure losses are determined depending on the 
scroll’s expansion angle. In the off-design operating modes, incidental losses due to impact 
flow around the scroll tongue are added. The presented model was implemented in the new 
version of the universal modeling method. The mathematical model was identified by the 
results of the commissioning test of the turboexpanders and turbochargers. 
Keywords: centrifugal compressor stage, tangential exit nozzles, scroll, annular chamber, 
mathematical model, loss coefficient 

Назначение выходного устройства центробеж-
ной ступени заключается в том, чтобы собрать 
поток газа (далее поток) в кольцевом сечении 4 
на выходе из диффузора и подвести его к сече-
нию К–К на выходе из компрессора. 

Решение этой задачи демонстрирует рис. 1, 
где приведена схема улитки компрессора при 
ширине ее проходного сечения, равной тако-
вой в кольцевом сечении 4 (  4b b ). Там же 
показаны основные размеры улитки, направ-
ление движения потока в ней и профили ско-
рости в ее спиральной части (СЧ). Введены 
следующие обозначения: ,c  uc  и rc  — абсо-
лютная скорость потока, ее окружная и ради-
альная (расходная) составляющие соответ-
ственно; 4uc  и 4rc — окружная и расходная 

скорости потока в сечении 4 на выходе из 
диффузора; r  — радиус (расстояние от оси 
ротора); h — высота проходного сечения улит-
ки;  — центральный угол; α4 — угол потока в 
сечении 4 на выходе из диффузора;  — угло-
вая скорость вращения ротора; яз — значение 
центрального угла, на котором расположен 
язык улитки; 4r  — радиус в сечении 4 на выхо-
де из диффузора. 

Выходные устройства концевой ступени 
центробежного компрессора подразделяют на 
два типа: 

• улитки, характеризуемые увеличением се-
чения с возрастанием угла охвата; 

• сборные камеры, имеющие постоянное се-
чение вдоль выходной окружности. 
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В СЧ улитки поток собирается по окружно-
сти диффузора ступени и движется в выходной 
диффузор (ВД). Трапециевидное сечение улит-
ки снижает диаметральный габарит проточной 
части, являясь более эффективным благодаря 
меньшим поверхностям трения. На рис. 2 пока-
заны выходные поперечные сечения СЧ трапе-
циевидной улитки с углом раскрытия  = 30, 45 
и 60°. 

Согласно данным работы [1], такие улитки 
имеют очень небольшой коэффициент потерь. 
Проблема заключается в том, что трапециевид-
ные улитки создают значительную окружную 
неравномерность параметров потока (скорости, 
давления и т. д.) в начальном сечении — сече-
нии выхода из диффузора. Неравномерность 
распространяется вниз по потоку и достигает 
выхода из рабочего колеса (РК). 

Окружная неравномерность, определяемая 
зависимостью статического давления в сече-
нии 2 за РК от угла раскрытия улитки, вызывает 
нестационарность обтекания лопаток и неста-
ционарное (переменное во времени) воздей-
ствие сил на РК и ротор в целом. При больших 
давлениях, особенно в нерасчетных режимах, 

 
Рис. 1. Схема улитки при ширине ее проходного  

сечения  4b b  
 

 
Рис. 2. Модели выходных поперечных  
сечений СЧ трапециевидной улитки  

с углом раскрытия  = 30 (а),  
45 (б) и 60° (в) 

 

 
Рис. 3. Схемы трапециевидной (а) и внутренней боковой (б) улиток 
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эти нагрузки могут быть опасными. По этой 
причине широко распространенные в прошлом 
трапециевидные улитки уступают место боко-
вым (рис. 3) [1]. 

Боковые улитки могут быть расположены со 
стороны всасывания (как показано на рис. 3, б) 
или нагнетания в зависимости от компоновки 
проточной части. Тот факт, что вызывающая 
окружную неравномерность потока СЧ отделе-
на от выхода из диффузора осесимметричным 
криволинейным каналом, уменьшает отрица-
тельное влияние улитки на равномерность по-
тока на выходе из РК. Это одно из преимуществ 
боковых улиток, получивших большое распро-
странение. 

Рост проходных сечений СЧ внутренней бо-
ковой улитки происходит при постоянном 
наружном диаметре, что уменьшает диамет-
ральный габарит проточной части (рис. 4) [2]. 
Рост проходных сечений СЧ внешней боковой 
улитки происходит при постоянном внутрен-
нем диаметре, примерно равном диаметру кон-
ца диффузора. 

В соответствии с изменением движения по-
тока по закону  4 4 /u uc c r r  наружные СЧ явля-
ются диффузорами, а внутренние — конфузо-
рами при любой форме поперечного сечения. 

В боковой улитке расходная составляющая 
абсолютной скорости потока 4rc  меняет 
направление, и поток начинает вращаться по 
окружности со скоростью mc  в поперечных се-
чениях СЧ и ВД (рис. 5, а). Как показали иссле-
дования [2], в СЧ и ВД поток движется по вин-
товым траекториям (см. рис. 5, а и б). 

Есть основания полагать, что центробежная 
сила от вращательного движения потока со 
скоростью mc , прижимая его к стенкам кана-
лов, препятствует его возможному отрыву. Это 
положительный фактор. Форму поперечных 
сечений боковых улиток следует по возможно-
сти приближать к окружности. Когда поток 
приобретает вихревой характер течения его ки-
нетическая энергия 2 /2mc  полностью преобразу-
ется в тепло, поэтому в целом боковые улитки 
при прочих равных условиях уступают по эф-
фективности трапециевидным. 

 
Рис. 4. Схема внутренней боковой улитки: 

1 — язык; Rн и Rвн — наружный и внутренний диаметры улитки;  
R5 — радиус выхода из диффузора; b5 — ширина диффузора;  

Rвн270 и Rвн90 — внутренние диаметры улитки с центральным углом  = 270 и 90 
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При высоких давлениях на выходе из улитки 
опасность повреждения ротора из-за окружной 
неравномерности потока возрастает настолько, 
что в них вместо внутренних боковых улиток 
применяют кольцевые сборные камеры (КСК). 
У них постоянное по центральному углу  по-
перечное сечение. Конструктивная схема КСК 
показана на рис. 6. 

Течение потока в кольцевой части КСК 
неупорядоченное, так как через одинаковые 
поперечные сечения в зависимости от цен-
трального угла  проходит разное количество 
газа. Однако в нерасчетных режимах возмож-
ность выравнивания параметров потока по 
окружности больше, чем в спиральных камерах 
улиток с поперечным сечением, переменным по 
центральному углу . 

Разделительное ребро 1, показанное на 
рис. 6, выполняет роль языка улитки. В ком-
прессорах высокого давления его обычно не 
делают. Это уменьшает окружную неравномер-
ность, но коэффициент потерь становится еще 
больше. Правила профилирования улиток и 
сборных камер изложены в работах [1, 2].  
Основные положения этих правил следующие: 

 

 
Рис. 5. Схемы меридионального течения потока в боковой (а–г) и симметричной (д–з) улитках  

круглого сечения при различных значениях центрального угла: 
а, д —  = 90°; б, е —  = 180°; в, ж —  = 270°; г, з —  = 360°  

 
Рис. 6. Конструктивная схема КСК: 

1 — разделительное ребро; Dк — наружный диаметр КСК, 
 Dк = 2rк; Δr — высота поворотного колена на входе в КСК; 

 Dвн — внутренний диаметр КСК, Dвн = 2rвн  
(rвн — внутренний радиус); Rs — радиус диафрагмы 
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• для определения размеров проходного се-
чения улиток в зависимости от центрального 
угла  используют выражение 
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где m  и расчm  — массовый расход газа и его 
расчетное значение;   — плотность газа; (здесь 
и далее индекс «расч» соответствует расчетному 
режиму); 

• при расчете сечения КСК в соотноше-
нии (1) центральный угол  = 360°; 

• реальный характер течения потока учиты-
вают введением эмпирического коэффициента 

 1,25 1,35sK  в уравнение окружной состав-
ляющей скорости: 
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• ВД профилируют с учетом оптимального 
угла раскрытия эквивалентного конического 
диффузора, определенного в работе [3]; 

• язык улитки смещается из сечения  = 0° в 
сечение  = 30°, что способствует выравнива-
нию параметров потока по окружности и 
уменьшает суммарные потери. 

Работами в области моделирования и расчета 
тангенциальных выходных устройств (ТВУ) за-
нималась научная группа А.А. Мифтахова [4–7]. 

Цель работы — разработать простую и до-
стоверную математическую модель расчета па-
раметров потока в ТВУ. 

 
Метод универсального моделирования. Цен-
тробежные компрессоры играют важную роль в 
промышленности развитых стран. Задача газо-
динамического проекта — создать проточную 
часть, обеспечивающую заданное отношение 
давлений при заданном расходе газа и макси-
мальном коэффициенте полезного действия 
(КПД), чтобы снизить главную составляющую 
эксплуатационных расходов — стоимость энер-
гии на привод компрессора. 

Для решения этой задачи применяют разные 
подходы. Одним из самых эффективных явля-
ется использование специализированных ин-
женерных программ и методов. Инженерные 
методы основаны на упрощенной схеме движе-
ния газа (на физической модели) и описании 
этой схемы алгебраическими уравнениями по-
луэмпирического характера, т. е. на создании 
математической модели (ММ). 

Такими методами пользуются все крупные 
производители компрессоров и инжиниринго-
вые компании. Информация об этих моделях 
является коммерческой тайной, сведения о них 
публикуются на уровне рекламных материа-
лов [8]. 

Самыми известными и широко описанными 
являются следующие три ММ. Модель потерь 
Agile engineering [9–12] оперирует приемами 
теории пограничного слоя. В модели потерь, 
приведенной в работах [13–15], их расчет в 
межлопаточных каналах осуществляется на ос-
новании эмпирических формул для прямых 
диффузоров, но с учетом кривизны канала и 
других особенностей. Результирующие коэф-
фициенты потерь учитывают влияние чисел 
Маха и Рейнольдса с помощью эмпирических 
соотношений. Учет конечного числа лопаток 
выполняют по эмпирической формуле А. Сто-
долы. 

В Санкт-Петербургском политехническом 
университете Петра Великого (СПбПУ) на про-
тяжении десятилетий проводились исследова-
ния компрессоров динамического действия, 
процессов и явлений, протекающих в них, раз-
рабатывались методы проектирования расчета, 
выполнялось газодинамическое проектирова-
ние центробежных компрессоров разного 
назначения [1]. 

В результате сформулирована концепция 
рационального газодинамического проектиро-
вания и расчета центробежных компрессоров, 
создана ММ потерь напора в проточной части 
и пакет программ, получивший название Мето-
да универсального моделирования (МУМ). Эта 
ММ описана в работах [17, 18]. Математические 
модели, лежащие в основе МУМ, непрерывно 
развиваются и совершенствуются, последние 
результаты исследований в этом направлении 
приведены в работах [19–30]. 

Программы МУМ, широко применяемые при 
расчете и конструировании центробежных ком-
прессоров и компрессорных ступеней, доказали 
свою высокую эффективность. В 2000-х годах с 
их помощью было создано новое поколение 
центробежных нагнетателей и сменных проточ-
ных частей для газовой промышленности, полу-
чившее высокую оценку производителей и по-
требителей. С учетом проектов, выполненных 
специалистами СПбПУ, в промышленности РФ 
и других стран работает почти 500 центробеж-
ных компрессоров общей установленной мощ-
ностью более 5,5 млн кВт [31]. 
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Текущая версия ММ ТВУ (модель № 1). Теку-
щая версия модели расчета потерь в ТВУ была 
разработана и внедрена создателем МУМ 
Ю.Б. Галеркиным более 30 лет назад. Изложим 
основные положения этой ММ. 

Потери напора в ТВУ складываются из по-
терь напора обтекания поверхности спираль-
ной камеры, потерь напора вследствие ударно-
го обтекания языка улитки, потерь напора, 
обусловленных радиальным подводом массы 
газа, индуктивных потерь и потерь в выход-
ном патрубке [3]. Формула для расчета потерь 
КПД в ТВУ имеет вид 
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 (2) 

где   — КПД в ТВУ; тр  — коэффициент дис-
кового трения; пр  — коэффициент протечек в 
лабиринтных уплотнениях; т  — коэффициент 
теоретического напора; 1 15, ...,x x  — эмпириче-
ские коэффициенты; M  — число Маха; Re  — 
число Рейнольдса;   — отношение плотностей; 

ВУF  — площадь поперечного сечения ТВУ; 
ВУсрc  — безразмерная средняя скорость потока 

в тангенциальном выходном устройстве; Ф  — 
условный коэффициент расхода; 2r  — наруж-
ный радиус РК; c  — изменение скорости в 
радиальной плоскости ТВУ; с.кF  — площадь 
поперечного сечения спиральной камеры; кc  и 
яc  — скорость потока над и под языком ТВУ; 
5  — угол потока на входе в ТВУ; 5расч  — угол 
потока на входе в ТВУ в расчетном режиме;  
ВДс  — замедление потока в ВД; э m  — эквива-
лентный угол раскрытия меридионального се-
чения; ac  — коэффициент подъемной силы; 

срl  — средняя длина тангенциального выходно-
го устройства в радиальной плоскости; экв  — 
эквивалентный угол раскрытия диффузора. 

Здесь и далее надстрочная черта означает, 
что параметр отнесен к характерному парамет-
ру. В частности, скорости потока, отнесены к 
окружной скорости РК на выходе. 

Потери напора обтекания поверхности 
спиральной камеры приняты пропорциональ-
ными коэффициенту сопротивления, представ-
ленному как функция замедления потока 
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Потери напора вследствие ударного обте-
кания языка ТВУ рассчитываются по разности 
скоростей над и под языком: 
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Результаты экспериментов показывают, что 
при  расчФ Ф  расч(Ф  — коэффициент расхода 
в расчетном режиме) наблюдается значитель-
ный рост потерь. Это учтено множителем 

 5 5расчtg /tg ,  который отражает несиммет-
ричный характер кривой   (Ф),f  где   — ко-
эффициент потерь, относительно ее минимума, 
соответствующего  расчФ Ф  

Потери напора в меридиональной плоско-
сти, описываемые в уравнении (2) выражением  

 
  

 
 

2
э 5 51,25 2

6 4
ср ср

tg 1 ,
2

m
r

b rx c
b r

  

пропорциональны кинетической энергии, рас-
считанной по расходной составляющей скоро-
сти 4rc . При этом скорость вихревого вторич-
ного течения зависит от степени раскрытия ме-
ридионального сечения. 

Индуктивные потери напора, возникающие 
вследствие радиального градиента давления в 
ТВУ, учтены в формуле (2) с помощью соотно-
шения 
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Потери напора в выходном диффузорном 
патрубке выделены в отдельную составляю-
щую. Это связано с отличием профиля потока 
на входе в патрубок от такового в СЧ канала, а 
также со сложным пространственным харак-
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тером потока. Потери трения и расширения 
потока в этом элементе определяются выра-
жением 
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Влияние критериев Маха и Рейнольдса 
учтено обобщенно для всех составляющих по-
терь в ТВУ. 

ММ содержит 15 эмпирических коэффици-
ентов 1 15, ...,x x , представленных в формуле (2). 
Большое количество эмпирических коэффици-
ентов и упрощения, используемые в этой модели 
привели к необходимости создания новой ММ. 

 
Новая версия модели ТВУ (модель № 2). На 
основании обобщения накопленного опыта и 
анализа экспериментальных данных разработа-
на новая версия модели (модель № 2) ТВУ (ули-
ток и сборных камер). В ней применены подхо-
ды к математическому описанию параметров 
потока в ТВУ, отличные от использованных в 
модели № 1. 

В начале расчета ТВУ осуществляется выбор 
их размеров. Если размеры ТВУ не заданы 
пользователем, то они должны быть автомати-
чески согласованы с расчетным режимом рабо-
ты центробежной компрессорной ступени. 

Размеры тороида КСК — это размеры мак-
симального сечения аналогичной круглой 
улитки. В СЧ улитки составляющая скорости, 
определяющая массовый расход потока через 
элемент проточной части — это скорость uс  
(см. рис. 1). На рис. 1 показана внешняя улитка, 
СЧ которой расположена выше радиуса окон-
чания диффузора. 

Размеры сечений СЧ ТВУ определяются из 
уравнения расхода (1). 

Для расчета вн ,r  определяющего размер се-
чения, надо знать зависимости параметров 
, , ub c  от радиуса r. Точное решение не имеет 
смысла, так как по проверенным эксперимен-
тами рекомендациям А.А. Мифтахова, точно 
рассчитанные проходные сечения следует уве-
личить на 25…35 % [2]. Приближенное опреде-
ление этих зависимостей допустимо, если точ-
ное решение потом огрубляется в таком широ-
ком пределе. 

Для ММ принято    4 const , где 4  — 
плотность газа в сечении 4 на выходе из диф-
фузора. Это позволяет вести расчет не по мас-
совому, а по объемному расходу на выходе из 

диффузора,   360 4 4 4 4 ,uV V c D b  где 360V  и 
4V  — объемный расход потока в выходном 

сечении и в сечении 4 на выходе из диффузора. 
Окружная составляющая скорости также 

определяется приближенно по уравнению по-
стоянства циркуляции без учета вязкости 

 4 4 const.u uc r c r  
Для расчета размеров выходного сечения СЧ 

принято, что скорость в нем  ( 360 )  равна 
средней окружной составляющей скорости в 
этом сечении. С учетом того, что в работе [2] 
рекомендовано увеличивать проходные сече-
ния СЧ на 25…35 %, введен сомножитель 0,8 в 
выражение для расходной скорости, по кото-
рой рассчитывается размер выходного сечения: 

  4
расч360 4 расч

360ср
0,8 ,u

Dс с
D

  (3) 

где 360срD  — средний диаметр выходного сече-
ния; надстрочная черта означает, что линейный 
размер отнесен к наружному диаметру РК 2 .D  

 
Внешняя круглая улитка. Размеры выходного 
сечения СЧ внешней круглой улитки показаны 
на рис. 7. 

Средний диаметр выходного сечения внеш-
ней круглой улитки определяется выражением 

  360ср 4 360 ,D D d  

где 360d  — диаметр меридионального сечения 
улитки. 

 
Рис. 7. Внешний вид и размеры выходного сечения  

СЧ внешней круглой улитки 
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Из уравнения расхода  

  2
360 расч360 4 4 4 расч3604 rV с d D b c  

получаем 

  360 4 4расч 360ср5 tg .d b D   (4) 

Это уравнение применяют для проектирова-
ния всех круглых улиток и КСК. 

Из уравнения (4) следует, что 
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Диаметр выходного сечения 

  360 4 3602 .D D d  

Для любых круглых улиток и КСК безраз-
мерная площадь выходного сечения из СЧ име-
ет вид 

  2
360 360 .F d  

Скорость потока на выходе из СЧ 360c  опре-
деляется с помощью уравнения неразрывности 
 4 4 4 360 360 .rD b c F c  Для всех трапециевидных и 
круглых улиток и КСК и всех режимов (не 
только расчетного) справедлива формула 

  4 4 4
360

360

4D bc
F

,  (5) 

где 4  — коэффициент расхода в сечении 4 на 
выходе из диффузора. 

 
Внутренняя круглая улитка и КСК. Внешний и 
средний внутренний диаметры внутренней 

круглой улитки (рис. 8) определяются соответ-
ствующими выражениями: 

 360 4 42 hD D r ; 
  360ср.вн 4 4 3602 ,hD D r d  

где 4hr  — наружный радиус поворотного ко-
лена. 

Из уравнения (4) следует, что 
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Произвольная круглая улитка, заданная поль-
зователем. У произвольной круглой улитки 
средний диаметр выходного сечения 360ср.прD  
определяется неравенством  360ср.н 360ср.прD D  
 360ср.вн ,D  где 360ср.нD  — средний диаметр вы-
ходного сечения наружной круглой улитки. Все 
размеры этой улитки задает пользователь. При-
мер схемы одного из вариантов произвольной 
круглой улитки приведен на рис. 9. 

 
Трапециевидная улитка. Внешний вид и раз-
меры трапециевидной улитки приведены на 

 
Рис. 8. Внешний вид и размеры выходного сечения 

 СЧ внутренней круглой улитки 
 

Рис. 9. Схема произвольной круглой улитки 
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рис. 10. Равенство объемных расходов на входе 
и выходе СЧ  360 расч360 4 4 4rF с D b c , средняя ско-
рость потока на выходе из СЧ в расчетном ре-
жиме  
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Площадь поперечного сечения трапецие-
видной улитки — сумма площадей прямо-
угольника и трапеции в сечении 360°: 
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Здесь сомножитель 0,95 учитывает умень-
шение площади из-за радиусов скругления. 

Приравнивая уравнения (6) и (7), получаем 
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Согласно экспертной оценке, принимаем 
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Тогда 
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Безразмерная площадь поперечного сечения 
рассчитывается по формуле (7), скорость пото-
ка на выходе из СЧ — по выражению (5). 

 
Выходной диффузор. Согласно анализу экспе-
риментальных данных, скорость на выходе из 
ступени принимаем равной 15 % окружной 
скорости потока на выходе из РК, к 20,15 .с u  
Тогда 

 к 0,15.с  

Отношение скоростей в ВД 

 ВД
360
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Угол раскрытия ВД определяется из выра-
жения 
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где кF  — площадь поперечного сечения на вы-
ходе из ВД; ВДl  — длина ВД. 

Отсюда 
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Согласно работе [3], оптимальный (обеспе-
чивающий минимальный коэффициент потерь) 
угол раскрытия при проектировании эквива-
лентного диффузора  экв 8°.  

Площадь на выходе из ВД рассчитывается ис-
ходя из того, что скорость потока на выходе из 
ВД равна скорости потока на входе в ступень: 

   к к к н н н ,F с F с  

где кс  и нс  — скорость потока на выходе из ВД 
и на входе в ступень; к  и н  — отношение 
плотностей газа на выходе из ВД и на входе в 
ступень; нF  — площадь поперечного сечения на 
входе в ступень. 

Плотность газа на выходе из ВД принимаем 
равной плотности на выходе из диффузора.  
Тогда 
 


н

к н
к

.F F  

После определения размеров ТВУ рассчиты-
ваются потери в его элементах. 

 
Рис. 10. Внешний вид и размеры выходного сечения 

 СЧ трапециевидной улитки 
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Модель потерь ВД выполнена аналогично с 
ММ, описанной в работе [3]. Коэффициент со-
противления ВД определяется суммой коэффи-
циентов трения и расширения: 

                

2 2
1,25

ВД
ВД ВД

1 11 3,2tg 1 ,
28sin

2
c c

 (8) 

где   — коэффициент трения поверхности. 
Эта формула справедлива для круглого диф-

фузора с равномерным потоком на выходе. При-
веденные в работе [3] поправочные коэффици-
енты для неравномерного потока и некруглых 
сечений получены из экспериментов с другими 
объектами. Их использовать нерационально. 
Поэтому вместо них в ММ внесены эмпириче-
ские коэффициенты, значения которых будут 
определены в процессе идентификации ММ. 

При числе Рейнольдса Re 4000  коэффици-
ент трения гладкой поверхности [3] 

 
 

 
 2

1 .
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 (9) 

Для круглых улиток и КСК число Рейнольд-
са в ВД 

 

4 360

ВД 4 360
0

Re Re ,u
u u

c d c d  

где 0  — динамическая вязкость газа; Reu  — 
условное число Рейнольдса. 

Для трапециевидной улитки гидравлический 
диаметр равен учетверенному отношению пло-
щади к периметру: 

 
 

 
   


360
360тр

360 4
4 360 4

.
2 tg( /2)

cos( /2)

Fd
D Db D D

 

Коэффициент трения шероховатой поверх-
ности рассчитывается по формуле Муди [33] 

  
  
 

2
360

ш

1 ,
2 lg 1,14d

k

  (10) 

так как г ш г ш/ / ,d k d k  где гd  — гидравлический 
диаметр; шk  — шероховатость поверхности. 

 
Расчет потерь в СЧ. В радиальной плоскости 
определяющими являются потери напора тре-
ния. Они рассчитываются так же, как и для 
трубы, но гидравлический диаметр, сечение, 
скорость и плотность являются переменными 
величинами: 

    
22360 ср

трСЧ ср
0 г г.ср

,
2 2

l
w

cc d lh
d d

 

где трСЧwh  — потери напора трения в СЧ; ld  — 
диаметр средней линии улитки; срс  — средняя 
абсолютная скорость потока; ср  — средний 
коэффициент трения поверхности; l  — протя-
женность улитки в радиальной плоскости; 

г.срd  — средний гидравлический диаметр; 
Принимаем  2 2 2

ср 4 3600,5( ),c c c  г.ср г3600,5 ,d d  
 ср СЧ(Re ),f  где 4с  — абсолютная скорость 
потока в сечении 4 на выходе из диффузо-
ра; СЧRe  — число Рейнольдса в СЧ. Коэффици-
ент трения в СЧ 

       
 

2
4 360

СЧ СЧ 2
г.ср 4

0,5 1D c
d c

. 

Здесь СЧ  — коэффициент трения поверхно-
сти, рассчитываемый по формуле (9) или (10) в 
зависимости от шероховатости и числа Рей-
нольдса 
 СЧ ВДRe 0,5Re , 

так как средний гидравлический диаметр в 2 ра-
за меньше выходного гидравлического диаметра. 

В меридиональной плоскости потери напора 
определяются следующим образом. Для трапе-
циевидной улитки примем потери напора рас-
ширения в зависимости от угла раскрытия 
улитки ул  

 
  ул2 1,25

мер 40,5 3,2tg .
2w rh c  

По аналогии с формулой (8) коэффициент 
сопротивления такой улитки 

 
    мер ул2 1,25

мер.тр 42
4

sin 3,2tg .
0,5 2

wh
c

 

В круглой улитке и КСК скорость потока 4c  
переходит в скорость вращения потока в СЧ и 
будет полностью потеряна, т. е. преобразована 
в тепло. Но вращение потока подавляет потери 
напора расширения в СЧ, и кинетическая энер-
гия меридионального потока теряется не вся. 
Тогда коэффициент потерь в круглой улитке 
   2

мер.кр 4sin ,iX  

где iX  — эмпирический коэффициент, 1iX . 
Суммарный коэффициент потерь в ТВУ рас-

считывается по следующим выражениям: 
• для трапециевидной улитки 

        тр.ул СЧ мер.трап ВД ул ;X  
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• для круглой наружной и произвольной 
улиток 
        кр.ул СЧ мер.кр ВД ул ;X  

• для круглой внутренней улитки 
          кр.вн.ул СЧ мер.кр ВД п.к ул0,5 ,X  

где улX  — эмпирический коэффициент улитки; 
п.к  — коэффициент потерь в поворотном  
колене. 

Так как в состав улитки входит только поло-
вина поворотного колена, коэффициент потерь 
во всех КСК 
   КСК КСК тр.ул ,X  

где КСКX  — эмпирический коэффициент, 
КСК 1.X  

Все приведенные формулы предназначены 
для определения размеров и потерь в ТВУ при 
расчетном режиме работы ступени. 

Для улитки с размерами, заданными пользо-
вателем, осуществляется поиск оптимального 
режима ее работы. Перебором условного коэф-
фициента расхода решается задача поиска 

4 расчuс  по уравнению (3). 
Ударные потери в улитке рассчитываются по 

методике МУМ для обтекания лопаток РК, ло-
паточного диффузора и обратно направляюще-
го аппарата. Скорость, определяющая ударные 
потери, имеет вид 

 
 

      

4
уд.ул 4

4 яз

1 ,
tg

ucc  

где яз  — угол языка улитки. 
Ударные потери КПД уд  и коэффициент 

потерь уд  в ТВУ при положительных и отри-
цательных углах атаки рассчитываются по сле-
дующим выражениям: 

• при  уд.ул 0c  
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 
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т

2
уд.ул
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• при  уд.ул 0c  
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 


   
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т
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где 22 25, ...,X X  и 58X  — эмпирические коэф-
фициенты; 2  — скоростной коэффициент на 
выходе из РК. 

В модели № 2 присутствует 10 эмпириче-
ских коэффициентов, что в 1,5 раза меньше, 
чем в модели № 1. Так как эмпирические ко-
эффициенты в уравнениях ММ призваны учи-
тывать различия между реальным и схемати-
зированным характерами течения, их меньшее 
количество указывает на бόльшую коррект-
ность применяемых уравнений, расчеты по 
которым не нуждаются в корректировке с по-
мощью эмпирических коэффициентов. Разра-
ботанная ММ была применена в 8-й версии 
программ МУМ. 

 
Идентификация разработанной модели ТВУ. 
Идентификация разработанной ММ проведена 
на основании газодинамических характеристик 
модельных ступеней семейства 21CV, разрабо-
танных К.В. Солдатовой [34]. Выбраны следу-
ющие диапазоны параметров проектирования 
этих ступеней: расчетный коэффициент расхода 
расч = 0,0100…0,0225; расчетный коэффициент 
теоретического напора т.расч  = 0,37…0,69; 
условные числа Маха Mu  = 0,50…0,60 и Рей-
нольдса Reu  =  6(5,0...6,0) 10 . 

В ступенях семейства 21CV применяют все 
рассмотренные типы ТВУ (улитки и сборные 
камеры). Таким образом, эта выборка является 
репрезентативной для получения корректных 
значений эмпирических коэффициентов, вхо-
дящих в разработанную ММ. 

Идентификация ММ проведена с помощью 
специально разработанной программы IDENT. 
Под идентификацией понимается подбор зна-
чений эмпирических коэффициентов, при ко-
торых рассчитанные характеристики модель-
ных ступеней — участников идентификации — 
максимально близки к экспериментальным 
КПД. 

Процесс идентификации осуществлялся пу-
тем перебора эмпирических коэффициентов с 
расчетом КПД и сравнением с эксперименталь-
ными значениями. Отбирались такие значе-
ния iX , при которых средняя погрешность рас-
чета КПД минимальна [35]: 

 
 

  
 эксп расч
1

ср 0,

Z

d
Z

 

где эксп  и расч  — экспериментальный и рас-
четный КПД; Z  — число испытаний, по кото-
рым проводилась идентификация. 

В результате проведенной идентификации 
новой ММ получены следующие результаты: 
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средняя погрешность моделирования расчетно-
го (максимального) КПД — 0,94 %, средняя по-
грешность по пяти точкам (за исключением 
точки наибольшего расхода) — 1,13 %. 

В то время как предыдущая версия модели 
ТВУ показала для тех же ступеней среднюю по-
грешность моделирования расчетного (макси-
мального) режима КПД 1,04 %, среднюю по-

 

 
Рис. 11. Зависимости расчетных и экспериментальных коэффициентов внутреннего напора  расч ,i  экспi   

и политропных КПД расч ,  эксп  от условного коэффициента расхода Ф, рассчитанные  
по математическим моделям № 2 (слева) и № 1 (справа), для ступени, оснащенной ТВУ разного типа: 

а — внешней КСК; б — внешней круглой улиткой; в — внутренней КСК 
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грешность по пяти точкам (за исключением 
точки наибольшего расхода) 1,72 %. 

Пример сопоставления результатов расчета 
ступеней с разными ТВУ показан на рис. 11, а–в, 
где  расч ,i  экспi  и расч ,  эксп  — расчетные и 
экспериментальные коэффициенты внутрен-
него напора и политропные КПД соответ-
ственно. 

Верификация разработанной модели (сопо-
ставление расчетных и экспериментальных га-

зодинамических характеристик объектов, не 
участвующих в идентификации) проведена для 
компрессора 140Э турбонагнетателя и компрес-
соров турбодетандерных агрегатов (ТДА) дви-
гателя внутреннего сгорания, спроектирован-
ных Ю.Б. Галеркиным. 

Сравнение расчетных и экспериментальных 
характеристик приведено на рис. 12 и 13. На 
рис. 12 приведены расчетные и эксперимен-
тальные зависимости политропного КПД   от 
массы m  компрессора 140Э при окружной ско-
рости 2u  = 150, 200, 250 и 300 м/с [36]. 

На рис. 13 верхняя группа кривых — расчет-
ные и экспериментальные зависимости относи-
тельного КПД  max/  от массы m  разных 
компрессоров ТДА [37]. Нижняя группа пря-
мых — экспериментальные зависимости коэф-
фициента внутреннего напора i  от массы m  
разных компрессоров ТДА [37]. 

Полученные результаты показали достаточ-
ную точность моделирования газодинамиче-
ских характеристик для проведения инженер-
ных расчетов. 

Выводы 
1. Проведен анализ ТВУ различного типа, 

применяемых в центробежных компрессорах. 
Предыдущая версия математической модели 
ТВУ имела ряд значительных упрощений и 
большое число эмпирических коэффициентов. 
Это приводило к значительной погрешности 
результатов расчетов, а в некоторых случаях к 
необходимости варьирования значений эмпи-
рических коэффициентов, определяющих по-
тери напора в ТВУ. 

2. Для устранения этих недостатков предло-
жена и внедрена в программы МУМ математи-
ческая модель № 2, которая по сравнению с мо-
делью № 1 показала меньшую погрешность рас-
чета газодинамических характеристик. Для 
модельных ступеней семейства 21CV погреш-
ность моделирования расчетного режима 
уменьшилась на 10 %, характеристики по пяти 
точкам для расчета параметров потока в ТВУ — 
на 35 %. 

3. Верификация разработанной модели под-
твердила ее эффективность. 

 

 

 
Рис. 12. Расчетные (сплошные линии)  

и экспериментальные (точки) зависимости  
политропного КПД   от массы m   

компрессора 140Э при окружной скорости  
2u  = 150 (1), 200 (2), 250 (3) и 300 м/с (4) 

 
Рис. 13. Расчетные (штриховые линии)  

и экспериментальные (сплошные линии)  
зависимости относительного КПД  max/   

и коэффициента внутреннего напора i   
от условного коэффициента расхода Ф  

разных компрессоров ТДА: 
1 — ТК-1; 2 — ТК-14А; 3 — ТК-8; 4 — ТК-11А;  

5 — ТК-4-410П; 6 — ТК-4-410Т; 7 — ТК-3;  
8 — ТК-4-390; 9 — ТК-15 
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