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При первичном проектировании промышленных центробежных компрессоров Ме-
тодом универсального моделирования относительную высоту лопаток на выходе из 
рабочего колеса центробежного компрессора определяет только безразмерный пара-
метр производительности компрессора — условный коэффициент расхода в расчет-
ном режиме. Второй основной параметр проектирования — коэффициент теоретиче-
ского напора — не принимается во внимание. Это правило сформулировано на осно-
вании того, что относительная высота лопаток сравнительно мало влияет на 
замедление потока на их задней поверхности, где может возникнуть отрыв. Рассмот-
рен другой негативный аспект большой высоты лопаток. Увеличение высоты лопаток 
уменьшает их выходной угол при заданном коэффициенте теоретического напора. 
Поворот потока лопатками уменьшается (что способствует снижению потерь), но 
увеличивается их длина, и, соответственно, площадь, вследствие чего растут потери 
трения. Выполнено расчетное исследование для рабочих колес с условным коэф-
фициентом расхода, равным 0,0518 и коэффициентом теоретического напора 
0,475…0,700. В качестве инструмента исследования выбраны математические модели 
Метода универсального моделирования и расчеты невязкого квазитрехмерного тече-
ния. Результаты исследования показали, что существующая методика первичного 
проектирования может быть уточнена. 
Ключевые слова: центробежный компрессор, рабочее колесо, математическая мо-
дель, коэффициент потерь, диаграмма скоростей, первичное проектирование 

In the preliminary designing of industrial centrifugal compressors using the universal mod-
eling method, the relative blade heights at the exit of the impeller of a centrifugal compres-
sor are determined only by the dimensionless compressor performance parameter— a con-
ditional flow rate in the design mode. The second main design parameter, the theoretical 
head factor, is not taken into account. This rule is formulated on the basis that the relative 
height of the blades has relatively little effect on the slowing down the flow on the suction 
side of the blades, where separation can occur. The article considers another negative aspect 
of the large blade height. Increasing the height of the blades reduces their exit angle at a giv-
en theoretical head coefficient. The rotation of the flow by the blades decreases (which helps 
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to reduce losses), but their length increases. With a larger area of the blades, friction losses 
increase. The computational research was carried out on the example of impellers with a 
moderate flow rate des = 0.0518 in the theoretical head coefficient range Tdes = 0.475–0.70. 
Mathematical models of the Universal Modeling Method and calculations of an inviscid 
quasi-three-dimensional flow were selected as a tool for research. The results show that the 
existing primary design methodology can be refined. 
Keywords: centrifugal compressor, impeller, mathematical model, loss coefficient, velocity 
diagram, preliminary designing 

Промышленные центробежные компрессоры 
существуют с конца XIX века. Их прикладная 
газодинамическая теория основана на обобще-
нии экспериментальных данных. Фирмы-про-
изводители и инжиниринговые компании 
накопили большой опыт и создают эффектив-
ные компрессоры. Однако современные требо-
вания к энергетической эффективности делают 
важным даже небольшое повышение коэффи-
циента полезного действия (КПД). 

Более обоснованный выбор основных раз-
меров проточной части, в частности, относи-
тельной высоты лопаток на выходе из рабочего 
колеса (РК) 2 ,b  при первичном проектирова-
нии может привести к положительному резуль-
тату. На рис. 1 показана схема проточной части 
традиционного РК промышленного компрес-
сора в меридиональной плоскости и выходной 
треугольник скоростей в безразмерном виде. 

Из уравнения неразрывности в безразмер-
ном виде следует, что выбор 2b  определяет ко-
эффициент расхода на выходе из РК 2  и, как 
следствие, значение и направление относитель-
ных скоростей потока при относительном 2w  и 
абсолютном 2c  движениях потока. Скорость 
потока на входе в РК при относительном дви-

жении потока 1w  зависит от 2 ,b  а следователь-
но, и замедление потока 2 1= / :w w w  

  0
2

2 2
=  

4
;

 
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  (1) 

   2
2 т2= φ + 1 ψ 2 ,w  

где 0
  — плотность газа по полным параметрам 

на входе в РК; 2  — плотность газа на выходе 
из РК;   — условный коэффициент расхода; 
ψт  — коэффициент теоретического напора. 

Очевидно, что выбор 2b  оказывает влияние 
на работу РК и диффузора. Тем не менее в сво-
бодном доступе нет информации о системати-
ческих исследованиях вопроса. В большинстве 
монографий этот вопрос освещен бегло. 

Авторы зарубежных монографий оперируют 
сотнями источников по исследованию ком-
прессоров с полуоткрытыми осерадиальными 
колесами, но и по таким РК практически нет 
информации по исследованию и выбору отно-
сительной высоты лопаток (и других размеров 
РК). Исследования и методы проектирования 
промышленных центробежных компрессоров в 
целом отданы компаниям-производителям, ме-
тоды которых являются коммерческой тайной. 

 
Рис. 1. Схемы: 

а — проточной части традиционного РК промышленного компрессора в меридиональной плоскости;  
б — формирования выходного треугольника скоростей при двух значениях относительной высоты лопаток  

на выходе из РК 2b  
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В работе Б. Эккерта [1] введена упрощенная 
математическая модель расчета потерь напора в 
центробежном РК и предложено определять 
размеры входа с ее помощью. Высоту лопаток 
на выходе из РК b2 предложено находить по 
расходной скорости, а последнюю — из выход-
ного треугольника скоростей. Дана рекоменда-
ция выбирать размеры РК исходя из условия 

2 1   , где 1  — коэффициент расхода на вхо-
де в РК. Это решает задачу выбора относитель-
ной высоты лопаток. Одновременно есть ука-
зание на выбор отношения скоростей (обрат-
ной величины диффузорности w ): w1/w2 = 
= 1,1…1,2. Вместе с тем условие 2 1    обос-
нованно критикуется в работе В.Ф. Риса [2]. 

В книге E. Тулижка [3] много интересной 
информации об осевых компрессорах, и есть 
отсылка к промышленным центробежным 
компрессорам. Однако относительно выбора 
высоты лопаток центробежного РК никаких 
соображений нет. 

В публикации Д. Жапиксо [4], посвященной 
проектированию и расчету центробежных ком-
прессоров, приведены примеры обобщения 
экспериментальных данных по диффузорности 
РК, в том числе для промышленных компрес-
соров. Обобщение дано в виде зависимости 
   = ,1 2 1 2M M M Mw w w idf w  
где 1Mw  и 2Mw  — число Маха по относительной 
скорости на входе и выходе в РК; M  — число 
Маха; 2idw  — скорость потока на выходе из иде-
ального РК (без потерь и отставания потока). 

При несжимаемом потоке отношение чисел 
Маха определяется выражением 
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где 1f   и 2f   — площади входа и выхода межло-
паточного канала; 1b  — высота лопаток на вхо-
де в РК; 1D  и 2D  — диаметры на входе в РК и 
на выходе из РК; л1  и л2  — входной и выход-

ной углы лопаток; 1  и 2  — коэффициенты 
стеснения проходного сечения лопатками РК на 
входе и выходе. 

Автор работы [4] указывает на неоднознач-
ность информации и предлагает для определе-
ния высоты лопаток по отношению 1 2M Mw w  
свою математическую модель, а не прямую ре-
комендацию по выбору 1 2 .f f   

В книге Н. Кампсти [5] в разделе выбора 
размеров центробежного РК нет ни одной кон-
кретной рекомендации, а в работе Р.Г. Онжье 
[6] есть интересная информация, но нет пря-
мых рекомендаций по выбору размеров РК. 

Отечественная монографическая литература 
более информативна, чем зарубежная. В книге 
Ю.С. Подобуева и К.П. Селезнева [7] высоту 
лопаток b2 рекомендовано выбирать исходя из 
диффузорности w1/w2 < 2 со ссылкой на опыт 
Невского машиностроительного завода. По со-
временным взглядам, отношение w1/w2  2 да-
леко от оптимума. 

В работе В.Ф. Риса [8] проанализированы и 
подвергнуты критике выводы по выбору высо-
ты лопаток с помощью математический модели, 
приведенной в публикации Б. Эккерта [1]. На 
основе экспериментальных данных сделана ре-
комендация по выбору коэффициента расхода 
на выходе из РК в зависимости от выходного 
угла лопаток л2 .  Результаты эксперимента с 
модельными ступенями (концевыми ступенями 
с лопаточными диффузорами), взятые из рабо-
ты [8], приведены в табл. 1, где 2расч  — расчет-
ный коэффициент расхода на выходе из РК; 

п.расч  — расчетный коэффициент теоретиче-
ского напора периферийной части лопаток; 
ηрасч  — расчетный КПД. 

Эта рекомендация однозначно решает во-
прос о выборе высоты лопаток по уравне-
нию (1), но игнорирует роль диффузорности 
РК. В двух последних столбцах табл. 1 авторы 
статьи привели результаты своего расчета без-
размерной скорости 2 .w  При л2  45° скорость 

Таблица 1 
Результаты эксперимента с модельными ступенями  

(концевыми ступенями с лопаточными диффузорами) 

βл2 ,  град 2расч  п.расч  ηрасч  тψ = ψ ηп /   2
2 т2= φ + 1 ψ 2w  

22,5 0,160 0,490 0,84 0,583 0,447 
32,0 0,200 0,535 – – – 
45,0 0,230 0,565 0,83 0,645 0,423 
90,0 0,265 0,730 0,80 0,913 0,279 
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на выходе из разных РК практически одинако-
вая. У РК с л2  90° скорость потока 2w  намно-
го меньше, т. е. диффузорность больше. 

В книге С. Лившица [9] приведены экспери-
ментальные данные и ряд соображений по вли-
янию диффузорности РК на высоту лопаток. 
Конкретные рекомендации отсутствуют. 

В трудах Г. Дена [10], В. Шнеппа [11], 
И.Г. Хисамеева [12] содержится ценная инфор-
мация, но вопросы первичного проектирова-
ния не рассмотрены. 

В книгах К.П. Селезнева, Ю.Б. Галеркина и 
др. [13, 14] рекомендовано выбирать относи-
тельную высоту лопаток исходя из диффузор-
ности 0,67.w   В книге Ю.Б. Галеркина [15] 
рекомендация расширена до 0,60.w   

Необходимость контроля диффузорности 
межлопаточных каналов при выборе высоты 
лопаток на выходе из РК является общепри-
знанной задачей. Чем больше 2 ,b  тем суще-
ственнее замедление и потери смешения. Одна-
ко опыт проектирования Ю.Б. Галеркина и 
А.Ф. Рекстина [16] показывает, что изменение 
средней диффузорности в широких пределах 
влияет не только на замедление потока на зад-
ней стороне лопаток, определяющее потери 
смешения. Второй возможной причиной сни-
жения КПД может быть рост потерь трения на 
более длинных лопатках РК с большой относи-
тельной высотой на выходе из РК. Представля-

емая работа приводит количественную инфор-
мацию по этому вопросу. 

Цель работы — исследование влияния высо-
ты лопатки на выходе из РК на его эффектив-
ность и выработка рекомендаций по выбору 
оптимальной высоты лопатки РК на выходе 
при первичном проектировании. 

 
Методы исследования. Представляется логич-
ным использовать CFD-расчеты, но авторы 
знают о несоответствии расчетных и измерен-
ных характеристик РК центробежных компрес-
соров [17–26]. При изучении влияния диффу-
зорности лопаточных решеток на относитель-
ную высоту лопаток на выходе из РК важно 
располагать информацией о скоростях потока 
на поверхности лопаток. 

Анализ результатов измерений параметров 
потока в РК, выполненных специалистами Про-
блемной лаборатории компрессоростроения Ле-
нинградского политехнического института по-
казал, что в режиме безударного обтекания его 
реальная картина близка к расчету невязкого 
квазитрехмерного течения потока [13] (рис. 2). 
Программа 3ДМ.023 рассчитывает меридио-
нальный поток методом квазиортогоналей. На 
восьми осесимметричных поверхностях тока 
расчет выполняется с помощью интегральных 
уравнений, когда воздействие лопаток на поток 
заменяется воздействием системы вихрей. 

 
Рис. 2. Экспериментальные ( ) и расчетные ( ) зависимости скорости потока w  в РК с радиальными 

непространственными лопатками от радиуса r  (текущего радиуса, отнесенного к наружному радиусу РК): 
а и в — при положительном и отрицательном углах атаки; б — при безударном обтекании 
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Количественный анализ выполнен в про-
грамме CSPM-G8E Метода универсального мо-
делирования [27–38]. В публикациях [13, 15] 
приведены уравнения расчета характеристик 
центробежной ступени. Эффективность иссле-
дуемых вариантов РК оценивается гидравличе-
ским КПД 2г

  без учета дискового трения и 
протечек. С учетом того, что в расчетном ре-
жиме ударные потери отсутствуют, гидравличе-
ский КПД определяется выражением 

  = 1 =2г огр л см
     

  
2

1= 1 + +
2 огр л см

т
,


   


w   (2) 

где огр ,  л  и см  — потери КПД вслед-
ствие трения на ограничивающих поверхно-
стях, лопатках и смешения потока соответ-
ственно; 1w  — относительная скорость на вхо-
де в РК с учетом стеснения потока; огр  и л  — 
коэффициенты трения на ограничивающих по-
верхностях и поверхностях лопаток; см  — ко-
эффициент потерь смешения. 

Коэффициент трения на ограничивающих 
поверхностях 

    22
ср ср ср1 ср

огр огр
1

1
,w

D w wc
w

         
  (3) 

где огрwc  — коэффициент силы сопротивления 
на ограничивающих поверхностях; 1D  — отно-
сительный диаметр на входе в РК; ср  — сред-
ний коэффициент стеснения проходного сече-
ния лопатками в РК; ср  — средний коэффици-
ент сжимаемости в РК; срw  — средняя скорость 
в лопаточной решетке РК, отнесенная к скоро-
сти вращения РК на диаметре 2 ;D  срw  — сред-
няя скорость в лопаточной решетке РК. 

Коэффициент трения на поверхностях ло-
паток 
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где п  и з  — коэффициенты трения для пе-
редней и задней поверхностей; пwc  и зwc  — ко-
эффициенты силы трения на передней и задней 
поверхностях; z  — число лопаток РК; срb  — 
средняя высота лопаток РК; l  — относитель-
ная длина лопатки на линии тока; пw  — сред-
няя скорость на передней поверхности лопатки 

РК, отнесенная к скорости вращения РК на 
диаметре 2 ;D  пw  и зw  — средняя скорость на 
передней и задней поверхности лопатки РК; 

зw  — средняя скорость на задней поверхности 
лопатки РК, отнесенная к скорости вращения 
РК на диаметре 2 .D  

Коэффициенты силы трения wc  в уравнени-
ях (3), (4) рассчитываются по коэффициенту 
силы трения пластинки ш(Re , ),f wc f k  где 
Rew  — число Рейнольдса в РК по относитель-
ной скорости; шk  — относительная шерохова-
тость поверхности [39]. Влияние продольного и 
поперечного градиентов давления на коэффи-
циент силы трения учитывают члены уравне-
ния в скобках. Эмпирические коэффициенты 

ix  определяются идентификацией математиче-
ской модели 

    1 1 Ro ,i ix x
w f i iDc c x F x      (5) 

где DF  — фактор диффузорности; Ro  — 
условное число Россби (параметр, учитываю-
щий влияние сил инерции, действующих по 
нормали на течение газа в межлопаточном ка-
нале), 

  ср

л.ср
Ro 4 ,w

R
    

где л.срR  — радиус средней линии лопатки РК. 
Параметр, учитывающий влияние сил инер-

ции, действующих по касательной к поверхно-
сти — фактор диффузорности. Величины 2w  и 

1w  — это скорости в конце и начале участка, 
для которого рассчитывается коэффициент си-
лы трения: 

  2

1
1 ,D

wF
w

   

где 2w  — относительная скорость потока на 
выходе из РК. 

На положение точки отрыва на задней по-
верхности лопаток влияет нормальная сила 
инерции 

   
з1

1 Ro ,is x
s i i

ww х x
w

    

где sw  — скорость в точке отрыва потока на 
лопатке РК; з1w  — скорость в начале задней 
поверхности лопатки РК. 

Потери смешения рассчитываются анало-
гично потерям внезапного расширения. Отли-
чие схемы от реального течения потока учиты-
вает эмпирический коэффициент 
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2

з1 2
см 2

1 1
sin ,r

i s
w cx w
w w

     
 

  

где 2  — угол потока на выходе из РК; 2rc  — 
радиальная составляющая абсолютной скоро-
сти на выходе из РК. 

Для расчета профильных потерь используют 
значения скоростей в начале и конце задней 

31(w  и 32 )w  и передней п1(w  и п2 )w  поверхно-
стей лопаток на периферии в режиме безудар-
ного обтекания (рис. 3). 

Разница условий обтекания по высоте лопа-
ток учитывается поправочным коэффициентом 

пространственности. Для упрощенного расчета 
диаграмм скоростей по математической модели 
предприняты исследования и предложены ап-
проксимирующие формулы [37, 40–42]. 

 
Форма проточной части и диаграммы скоро-
стей. Размеры на входе в РК определяются из 
условия минимума относительной скорости 1w  
[13, 15]. Относительный диаметр на входе в РК 

  
2/3

расч2 1/3
1 1min вт

1 1

Ф2 ,F
w D

D

KD K D
K

      
 

где втD  — втулочное отношение (отношение 
диаметра втулки втD  к диаметру на выходе из 
РК); FK  — отношение площадей каналов РК в 
сечениях 0 и 1; расчФ  — расчетный условный 
коэффициент расхода; 1  — отношение плот-
ностей на входе в РК с учетом стеснения. 

Наибольшее влияние на относительный 
диаметр 1D  и другие размеры на входе в РК 
оказывают коэффициент расхода и втулочное 
отношение вт ,D  поэтому у РК с разными коэф-
фициентами напора входные размеры практи-
чески одинаковы. На рис. 4 показаны модели 
РК меридиональной формы с различными зна-
чениями относительной высоты лопаток на вы-
ходе из РК 2 ,b  полученные в программе 
3ДМ.023. 

При почти одинаковой скорости потока на 
входе всех исследованных РК коэффициент 
расхода на выходе обратно пропорционален 
относительной высоте лопаток 2b  и мало зави-
сит от расчетного коэффициента напора. На 

 
Рис. 3. Диаграмма скоростей невязкого сжимаемого 
квазитрехмерного потока на периферии лопаток РК 

 

       
Рис. 4. Модели РК меридиональной формы с относительной высотой лопаток на выходе 

 2b = 0,0400 (а), 0,0500 (б), 0,0700 (в) и 2 1 0,0985b b   (г) 
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рис. 5 сопоставлены меридиональные скорости 
на восьми осесимметричных поверхностях тока 
в РК с минимальным и максимальным значе-
ниями 2b , полученные в программе 3ДМ.023 

Изменение коэффициента расхода 2  при 
изменении 2b  меняет форму лопаточной ре-
шетки и выходные треугольники скоростей. На 
рис. 6 сопоставлены треугольники скоростей на 
выходе из РК с относительной высотой лопаток 

2b  = 0,045 и 0,0986 при расчетном теоретиче-
ском коэффициенте напора ψт.расч   0,552. 

При этом параметры диаграммы скоростей 
з1 з2 2, ,  w w w  (см. рис. 3) и другие, по которым 

рассчитаны характеристики Методом универ-
сального моделирования, меняются не так 
сильно, как можно было бы ожидать. Это де-
монстрируют рис. 7, а–м, полученные с помо-
щью программы 3ДМ.023. 

 

               
Рис. 5. Зависимости меридиональной скорости mс  невязкого сжимаемого квазитрехмерного потока в РК  
с относительной высотой лопаток на выходе 2b   0,040 (а) и 2 1 0,0981b b   (б) от относительной длины 

лопатки на линии тока l, полученные в программе 3ДМ.023 

 

 
Рис. 6. Схемы формирования треугольников скоростей на выходе из РК с относительной высотой лопаток 

2 b  0,0400 (а) и 0,0986 (б) при расчетном теоретическом коэффициенте напора ψт.расч   0,552: 
2 ,с  2  и 2uc  — соответственно абсолютная скорость, коэффициент расхода и окружная компонента  

абсолютной скорости на выходе из РК с учетом стеснения 
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Рис. 7 (начало). Схемы лопаточных решеток (слева) и диаграммы скоростей невязкого квазитрехмерного 

потока (справа) на втулке (Hub), средней линии (Middle) и периферии (Shroud) лопаток РК с относительной 
высотой 2b   0,040 (а), 0,070 (б) и 0,0986 (в) при различных значениях расчетного теоретического 

коэффициента напора: 
а–в — ψт.расч   0,475  
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Рис. 7 (продолжение). Схемы лопаточных решеток (слева) и диаграммы скоростей невязкого 

квазитрехмерного потока (справа) на втулке (Hub), средней линии (Middle) и периферии (Shroud) лопаток 
РК с относительной высотой 2b   0,040 (г), 0,070 (д) и 0,0986 (е) при различных значениях расчетного 

теоретического коэффициента напора: 
 г–e — ψт.расч   0,552   
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Рис. 7 (продолжение). Схемы лопаточных решеток (слева) и диаграммы скоростей невязкого 

квазитрехмерного потока (справа) на втулке (Hub), средней линии (Middle) и периферии (Shroud) лопаток 
РК с относительной высотой 2b   0,040 (ж), 0,070 (з) и 0,0986 (и) при различных значениях расчетного 

теоретического коэффициента напора: 
ж–и — ψт.расч   0, 625  
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Рис. 7 (окончание). Схемы лопаточных решеток (слева) и диаграммы скоростей невязкого квазитрехмерного 
потока (справа) на втулке (Hub), средней линии (Middle) и периферии (Shroud) лопаток РК с относительной 

высотой 2b   0,040 (к), 0,070 (л) и 0,0986 (м) при различных значениях расчетного теоретического 
коэффициента напора: 

к–м — ψт.расч   0,700 
 

Расчеты невязкого квазитрехмерного потока 
показывают ожидаемое существенное влияние 
коэффициента т.расч  на форму лопаток и диа-
граммы скоростей потока. Даже при малой вы-
соте лопаток РК у высоконапорных РК диффу-

зорность течения потока на задней поверхно-
сти лопаток очень значительная. 

 
Количественный анализ влияния относи-
тельной высоты лопаток. Параметры эффек-
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тивности РК определены по программе расчета 
невязкого квазитрехмерного потока 3ДМ.023. 
Значения параметров эффективности РК при 
ψт.расч = 0,475 и разной относительной высоте 
лопаток на выходе приведены в табл. 2, где лF  и 

огрF  — безразмерные площади поверхностей 
лопаток и ограничивающих поверхностей. 

Результаты расчета, полученные в програм-
ме CSPM-G8E, для всех вариантов РК представ-
лены в графическом виде. 

В центробежном РК из-за действующих по 
нормали сил инерции (главная составляю-
щая — сила Кориолиса) отрыв потока происхо-
дит на задней поверхности лопаток. Под дей-
ствием этой силы возникает ламинаризация 
пограничного слоя, снижение касательных 
напряжений и быстрый отрыв. 

Чем больше ψт.расч ,  тем раньше наступает 
отрыв потока. Математическая модель предска-
зывает отрыв потока у РК с ψт.расч   0,475 при 

Таблица 2 
Значения параметров эффективности РК при т.расч  = 0,475 и разной относительной высоте лопаток  

на выходе из РК 

Параметр 2b  

0,0400 0,0500 0,0600 0,0700 0,0800 0,0986 

2 1/w w w   1,020 0,976 0,947 0,935 0,931 0,931 
*
2гη  0,966 0,962 0,961 0,957 0,955 0,951 

л2 ,  град 33,5 28,0 25,0 20,0 17,3 13,5 

2 ,  град 28,2 22,9 19,3 16,7 14,7 12,0 

z 13 12 11 11 10 9 

 з п 2ср /w w w u    0,207 0,211 0,221 0,213 0,226 0,236 

2 з1/w w   0,893 0,850 0,821 0,815 0,804 0,798 

1 1 л1/ sinw     0,693 0,708 0,762 0,722 0,733 0,745 

см  0 0 0 0 0 0 

л  0,0472 0,0575 0,0632 0,0734 0,0792 0,0946 

огр  0,0282 0,0288 0,0279 0,0269 0,0264 0,0258 
2

л л 2/ 0,785F zF D  0,545 0,577 0,596 0,669 0,684 0,747 

 2 2 2
огр вт2 2 /F D D D   1,522 1,515 1,510 1,506 1,503 1,499 

         
Рис. 8. Зависимости параметров замедления потока от относительной высоты лопаток РК 2b   

при расчетном теоретическом коэффициенте напора ψт.расч   0,475 ( ), 0,552 ( ), 0,625 ( ) и 0,700 ( ): 
а — среднего замедления потока w; б — замедления потока вдоль задней поверхности лопаток 2 з1/w w   (точки)  

и замедления потока до точки отрыва sw  (штриховые линии) 
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замедлении на 28 % относительно начальной 
скорости потока (рис. 8). Но замедление потока 
РК с ψт.расч   0,475 при всех значениях 2b  не 
превышает 20 %. У этих РК нет отрыва потока 
при всех значениях 2 .b  У РК с расчетным ко-
эффициентом теоретического напора ψт.расч   
= 0,525 нет отрыва потока при 2b  < 0,053. У всех 
других РК отрыв потока на задней поверхности 
лопаток прогнозируется во всем исследованном 
диапазоне 2 .b  

В соответствии с замедлением потока вдоль 
задней поверхности 2 з1/w w   и замедлением до 
точки отрыва  sw  математическая модель рас-
считывает потери смешения (рис. 9). 

Расчетный теоретический коэффициент 
напора оказывает наибольшее влияние на по-
тери смешения, но и влияние диффузорности 
тоже велико. У РК с ψт.расч   0,700 потери сме-
шения примерно в 2 раза больше потерь тре-
ния, показанных на рис. 10. В исследованном 
диапазоне 2b  у РК с ψт.расч   0,700 потери сме-

шения составляют 0,125…0,335. Даже меньшее 
значение превосходит суммарный коэффици-
ент потерь РК со средними и малыми коэффи-
циентами напора. У РК с ψт.расч  0,625 коэф-
фициент потерь смешения меньше в 2–3 раза. 

Так как у низконапорного РК с ψт.расч   
= 0,475 потери смешения из-за отрыва потока 
отсутствуют даже при максимальной относи-
тельной высоте лопаток РК 2 1,b b  представля-
ется логичным добиться максимального замед-
ления (т. е. максимального прироста статиче-
ского давления) без риска отрыва потока. При 
этом следует учитывать возрастание потерь 
трения. 

На рис. 10 показаны зависимости площади 
поверхностей лопаток лF  и ограничивающих 
поверхностей огрF  от относительной высоты 
лопаток РК 2b  при различных значениях рас-
четного теоретического коэффициента напора 
ψт.расч ,  полученные с помощью программы 
3ДМ.023. 

Как видно из рис. 10, площади ограничива-
ющих поверхностей сильно меняются в зави-
симости от относительной высоты лопаток на 
выходе из РК, что связано с тем, что при раз-
личных значениях 2b  профили лопаток зани-
мают разную часть поверхности ограничиваю-
щих поверхностей. При этом площади дисков 
меняются в пределах третьего знака, т. е. прак-
тически одинаковы у всех исследованных РК. 

Площадь лопаток меньше площади ограни-
чивающих поверхностей в 1,5–2 раза и сильно 
зависит от 2 .b  Площадь лопаток больше у РК с 
высоким ψт.расч .  Отклонение от этого правила и 
неплавное протекание кривых связано с тем, 
что у РК с разными ψт.расч  и 2b .число лопаток 
различается дискретно. 

 
Рис. 9. Зависимости коэффициента потерь  

смешения см  от относительной высоты лопаток  
РК 2b  при расчетном теоретическом коэффициенте 

 напора ψт.расч   0,475 ( ), 0,552 ( ), 0,625 ( )  
и 0,700 ( ) 

 

        
Рис. 10. Зависимости площади поверхностей лопаток лF  (а) и ограничивающих поверхностей огрF  (б)  

от относительной высоты лопаток на выходе из РК 2b  при расчетном теоретическом коэффициенте напора 
ψт.расч   0,475 ( ), 0,552 ( ), 0,625 ( ) и 0,700 ( ) 
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На рис. 11 показаны зависимости коэффи-
циентов потерь трения на поверхности лопа-
ток л  и ограничивающих поверхностей огр  от 
относительной высоты лопаток на выходе из 
РК 2b  при различных значениях расчетного 
теоретического коэффициента напора ψт.расч ,  
полученные в программе CSPM-G8E. 

Анализ приведенных графиков позволяет 
заключить следующее: 

• несмотря на то, что площадь ограничива-
ющих поверхностей больше, чем у лопаток, их 
коэффициенты потерь трения в 2–5 раз мень-
ше; это связано с тем, что из-за силы Кориолиса 
касательные напряжения на передней поверх-
ности лопаток намного больше, чем на осталь-
ных поверхностях проточной части; в матема-
тической модели это учитывает уравнение (5); 

• площадь лопаток у высоконапорных РК 
больше, а коэффициент потерь трения на ло-
патках меньше; это связано с тем, что у высоко-

напорных РК замедление потока сильнее, а 
средняя кинетическая энергия на поверхностях 
меньше. 

Суммарное влияние трения и вихревых по-
терь (потерь смешения) на относительную вы-
соту лопаток на выходе из РК 2b  отражено 
рис. 12. 

Гидравлический КПД РК *
2гη  рассчитан по 

уравнению (2) математической модели. Потери 
трения дисков и протечек в лабиринтных 
уплотнениях не включены в расчетное значение 
КПД, но учтены потери смешения. 

Анализ результатов исследования влияния 
расчетного теоретического коэффициента на-
пора ψт.расч  и относительной высоты лопаток 
на выходе из РК 2b  на гидравлический КПД РК 
показал следующее: 

• для всех значений ψт.расч  гидравлический 
КПД РК больше при меньших относительных 
высотах лопаток 2 ;b  у РК с ψт.расч   0,475 это 
объясняется снижением потерь трения, у 
остальных РК — потерями смешения, однако 
это не означает, что ступени с меньшими 2b  
будут эффективнее; влияние 2b  на потери в не-
подвижных элементах требует специального 
исследования; 

• в диапазоне ψт.расч  0,525…0,700 наиболее 
эффективны РК с меньшими коэффициентами 
напора вследствие более низких потерь смеше-
ния; РК с ψт.расч   0,475 и 0,525 по эффективно-
сти практически одинаковы; при прочих рав-
ных условиях снижение ψт.расч  приводит к па-
дению КПД. 

Согласно рекомендациям первичного проек-
тирования [15], ширина безлопаточного диффу-
зора (БЛД) должна обеспечивать угол выхода 
потока из РК 2 не менее 20. На рис. 13 показа-

 
Рис. 12. Зависимости гидравлического КПД *η2г   

от относительной высоты лопаток на выходе  
из РК 2b  при расчетном теоретическом 

коэффициенте напора ψт.расч   0,475 ( ), 0,552 ( ), 
 0,625 ( ) и 0,700 ( ) 

        
Рис. 11. Зависимости коэффициентов потерь трения на поверхности лопаток л  (а) и ограничивающих 

поверхностей огр  (б) от относительной высоты лопаток на выходе из РК 2b  при расчетном теоретическом 
коэффициенте напора ψт.расч   0,475 ( ), 0,552 ( ), 0,625 ( ) и 0,700 ( ) 
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ны зависимости угла выхода потока из РК от 
относительной высоты лопаток на выходе из РК 

2b  при различных значениях расчетного теоре-
тического коэффициента напора, полученные в 
программе CSPM-G8E. 

У большинства РК угол выхода потока из РК 
меньше, поэтому ширина БЛД должна быть 
меньше высоты лопаток. У РК с большими ко-
эффициентами напора ширина БЛД должна 
быть меньше, но узкие БЛД менее эффективны. 
Это еще одно указание на необходимость опти-
мизации ступеней комплексно: РК + неподвиж-
ные элементы. 

Выводы 
1. Расчеты показали, что при выборе высо-

ты лопаток на выходе из центробежного ком-

прессорного РК недостаточно принимать во 
внимание среднюю или местную диффузор-
ность потока. Значительное влияние на потери 
трения оказывает поверхность лопаток, кото-
рая больше у РК с большей высотой лопаток 
на выходе. 

2. Принято считать, что при выборе разме-
ров центробежной ступени следует минимизи-
ровать сумму потерь трения и смешения. Про-
веденное исследование показало, что при 
уменьшении высоты лопаток на выходе у РК 
снижаются обе составляющие (в исследован-
ных пределах относительной высоты лопаток 
на выходе из РК). 

3. Снижение обеих составляющих потерь не 
указывает на необходимость уменьшения 2b  по 
сравнению с существующими рекомендациями 
первичного проектирования. Более узкое РК 
сочетается с более узким БЛД, коэффициент 
потерь которого больше. Статическое давление 
у РК с меньшей относительной высотой лопа-
ток на выходе из РК ниже. В неподвижных эле-
ментах ступени с узким РК будут больше поте-
ри напора, поэтому у ступени с меньшим зна-
чением 2b  эффективность может оказаться 
ниже. 

4. Для выработки рекомендаций первичного 
проектирования по выбору относительной вы-
соты лопаток на выходе из РК следует провести 
исследование комплектных ступеней с учетом 
выявленного влияния этого параметра на поте-
ри трения в РК. 
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