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Развитие методики первичного проектирования центробежных компрессоров Мето-
да универсального моделирования привело к необходимости анализа и пересмотра 
рекомендаций по выбору оптимальных размеров и формы безлопаточных диффузо-
ров центробежных компрессорных ступеней. Для выработки новых рекомендаций 
использованы результаты CFD-расчетов семейства безлопаточных диффузоров с раз-
личными относительной шириной, радиальной протяженностью, скоростными ко-
эффициентами и углами потока на входе. Выбор оптимальной ширины безлопаточ-
ного диффузора основан на обеспечении безотрывного течения потока в нем на гра-
нице помпажа. Оптимальное значение относительной радиальной протяженности 
диффузора лежит в пределах 1,65…2,00. На основании этого предложена формула 
выбора наружного диаметра безлопаточного диффузора в зависимости от расчетного 
условного коэффициента расхода. Разработанная методика первичного проектирова-
ния безлопаточных диффузоров включена в состав программ Метода универсального 
моделирования и используется в проектной и исследовательской практике. 
Ключевые слова: центробежная компрессорная ступень, первичное проектирование, 
безлопаточный диффузор, коэффициент напора, рабочее колесо, условный коэффи-
циент расхода 

The advances in the primary design method of centrifugal compressors of the Universal 
Modeling Method have led to the need to analyze and revise the recommendations for the 
optimal size and configuration selection of vaneless diffusers of centrifugal compressor 
stages. The results of CFD calculations of a family of vaneless diffusers with different relative 
width, radial length, velocity coefficients and flow angles at the inlet are used to develop new 

——————— 
* Исследование выполнено в рамках гранта Российского научного фонда (проект № 18-79-10165). 
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recommendations. The choice of the optimal width of the vaneless diffuser is based on 
ensuring a non-separable flow in it at the boundary of the surge. The optimal value of the 
relative radial length of the diffuser is in the range of 1.65–2.0. Considering the above, a 
formula for selecting the vaneless diffuser outer diameter is proposed depending on the 
design flow rate coefficient. The developed primary design method of vaneless diffusers is 
included in the software programs of the Universal Modeling Method and is used in design 
and research practice. 
Keywords: centrifugal compressor stage, primary design, vaneless diffuser, work coefficient, 
impeller, flow rate coefficient 

Вследствие огромных энергозатрат на привод 
промышленных центробежных компрессоров 
совершенству их проточной части уделяется 
большое внимание. Надежный и эффективный 
метод газодинамического проектирования дол-
жен гарантировать получение заданного расхода 
газа и повышения давления при максимальном 
коэффициенте полезного действия (КПД) и бла-
гоприятных газодинамических характеристиках. 
Актуальность проблемы демонстрирует тот 
факт, что, несмотря на успехи в теории и прак-
тике газодинамического проектирования, ма-
шиностроители Европейского союза вернулись к 
экспериментальной отработке модельных сту-
пеней [1, 2] для проектирования компрессоров 
по принципу геометрического подобия. 

В отечественной практике успешно при-
меняется Метод универсального моделирова-
ния (МУМ) — комплекс компьютерных про-
грамм для оптимального проектирования про-
точной части и расчета газодинамических 
характеристик [3]. Математическая модель — 
набор нескольких десятков алгебраических урав-
нений — отражает реальную картину движения 
газа в центробежной компрессорной ступени. 

Точность и эффективность МУМ была вы-
соко оценена машиностроителями и потребите-
лями еще в конце 1990-х — начале 2000-х годов 
при создании нового поколения компрессоров 
газоперекачивающих агрегатов для газовой 
промышленности [4]. Лаборатория «Газовая ди-
намика турбомашин» постоянно совершенствует 
модели и программы [5–8], создавая проекты 
новых компрессоров. Количество построенных 
по этим проектам компрессоров с единичной 
мощностью до 25 000 кВт превышает 400 шт. при 
суммарной мощности более 5 млн кВт. 

Отечественные [9–11] и зарубежные [12–14] 
методы газодинамического проектирования 
реализуются по одной схеме. Осуществляется 
первичное проектирование: на основании более 
или менее конкретных и обоснованных реко-
мендаций составляется первоначальный проект 

проточной части. По математическим моделям 
рассчитываются газодинамические характери-
стики первичного проекта. 

Как правило, этот проект не обеспечивает 
нужный расход газа, отношение давлений и 
максимально возможный КПД. Вручную или 
автоматически изменяются размеры и форма 
проточной части, и по математическим моде-
лям определяются характеристики до получе-
ния нужного результата при максимально воз-
можном КПД. 

В прежних версиях МУМ первичное проек-
тирование проводилось на основании рекомен-
даций достаточно общего характера, которые 
брали сначала из монографии [15], затем из не-
сколько усовершенствованного варианта из мо-
нографии [16]. На опыте проектирования мо-
дельных ступеней сформулированы рекоменда-
ции в работе [17]. Позже был выполнен цикл 
специальных исследований рабочих колес (РК) 
и сформулирована новая методика первичного 
проектирования. Первичный проект оказыва-
ется очень близким к оптимизированному ва-
рианту. Следующим этапом первичного проек-
тирования является выбор размеров диффузо-
ра, в частности безлопаточного (БЛД). 

Цель работы — разработать новую методи-
ку первичного проектирования БЛД. 

Формирование этой методики стало воз-
можным благодаря результатам численных 
экспериментов с БЛД. 

Классический БЛД образован двумя ради-
альными стенками. Расстояние между ними 
равно высоте лопаток РК на выходе. Позже по-
явились диффузоры с уменьшающейся по  
радиусу шириной — сужающиеся БЛД. На  
рис. 1, а показана схема БЛД с постоянной по 
радиусу шириной, а на рис. 1, б — схема ступе-
ни промежуточного типа, оснащенной БЛД с 
уменьшающейся шириной начального участка 
и постоянной шириной основного участка. 
Цифрами на рис. 1, б обозначены контрольные 
сечения. 
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При выборе ширины БЛД следует исходить 
из специфики течения потока. В диффузоре с 
заданными размерами увеличение угла потока 
уменьшает потери трения, так как траектория 
движения становится короче. Простейший од-
номерный анализ в предположении постоян-
ства угла потока и некоторого коэффициента 
трения   показывает влияние ширины диффу-
зора и угла потока на коэффициент потерь [15]: 
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где БЛД  — коэффициент потерь БЛД; wh  — 
потерянный напор; c  — абсолютная скорость 
потока на входе в БЛД; b  — ширина канала в 
направлении оси ротора; D  — диаметр;  
  — угол потока; БЛД  — политропный КПД 
БЛД. Здесь и далее цифры в нижних индексах 
параметров соответствуют контрольным сече-
ниям, показанным на рис. 1, б; надстрочная 
черта означает, что параметр отнесен к харак-
терному параметру (в выражении (2) линейный 
размер 4D  отнесен к характерному линейному 
размеру — наружному диаметру РК 2D ). 

Формула (2) применима для углов потока 
более 20°. 

На рис. 2 приведены рассчитанные по фор-
муле (2) зависимости КПД диффузора БЛД  от 
угла потока 3  при диаметре 4D   1,65, коэф-
фициенте трения    0,015 и относительной 
ширине БЛД 3 3 2/b b b   0,01; 0,02; 0,04 и 0,08, 
где 3b  — ширина БЛД; 2b  — высота лопаток РК 
на выходе. 

При первичном проектировании БЛД ис-
ходными данными являются относительная 
высота лопаток РК на выходе 2 2/b D  и угол по-
тока 2 . Если сделать диффузор с шириной 

3 2b b , то угол потока уменьшится. При этом 
расчет по формулам (1) и (2) показывает, что 
увеличение расстояния между стенками снизит 
коэффициент потерь и повысит КПД. 

Проблема в том, что хотя качественно кри-
вые на рис. 2 правильно отражают протекание 
характеристик, они не учитывают потери, свя-
занные с отрывом потока. Уменьшение угла 
потока рано или поздно приведет к отрыву ра-
диальной составляющей скорости в БЛД. Это 
не только повышает потери, но и вызывает не-
стационарный вращающийся срыв. 

При этом работа компрессора становится 
опасной из-за нестационарной аэродинамиче-
ской нагрузки. Неэффективность БЛД с шири-
ной 3 2b b  проверена экспериментально [18], 
поэтому БЛД с шириной, значительно превы-
шающей высоту лопаток на выходе, не приме-
няют. 

Если угол потока 2  достаточно велик для 
безотрывного течения потока в БЛД, то целе-
сообразно сделать его ширину равной высоте 
лопаток РК на выходе  3 2 .b b  В случае когда 
конструкция компрессора этого требует, диф-

 

Рис. 1. Схемы БЛД с постоянной шириной (а)  
и ступени промежуточного типа, оснащенной БЛД  

с уменьшающейся шириной начального участка  
и постоянной шириной основного участка (б) 
 

 
Рис. 2. Зависимость КПД диффузора БЛД  от угла 

потока 3  при 4D  1,65,   = 0,015  
и относительной ширине 3b 0,01; 0,02; 0,04 и 0,08 
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фузор делают немного шире. Вследствие не-
точности изготовления и сборки положение 
РК относительно БЛД в осевом направлении 
может отличаться от чертежных размеров 
(рис. 3, а, б). При этом поток на входе в диф-
фузор не упрется в стенку. Следует отметить, 
что реально допускаемая неточность меньше 
показанной на рис. 3, б [16]. 

При недостаточно большом угле 2  отече-
ственные и зарубежные производители приме-
няют БЛД с формой, показанной на рис. 1, б. 
Начальный участок делают сужающимся. Ос-
новная часть диффузора имеет постоянную 
ширину  3 4 .b b  

В одномерной постановке взаимосвязь уг-
лов вытекает из уравнений неразрывности и 
моментов: 
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где rc  и uc  — расходная и окружная составля-
ющие абсолютной скорости потока; r  — радиус 
(расстояние от оси ротора); ρ  — плотность га-
за; трK  — эмпирический коэффициент, учиты-
вающий потерю момента из-за трения потока в 
сужающейся части БЛД. 

Изменение плотности газа в сужающейся 
части определяется от отношения скоростей, 
зависящего от этой плотности: 
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где k  — коэффициент изоэнтропы; c  — ско-
ростной коэффициент абсолютной скорости;  
n  — показатель политропного процесса. 

Для расчетов по уравнениям (3)–(5) нужна 
математическая модель потерь напора в сужа-
ющейся части, чтобы вычислить показатель 
политропы n. После определения показателя 
политропы уравнения решаются итерационно. 
Но в современных программах МУМ эта задача 
реализуется в упрощенной постановке. 

Наличие сужающегося начального участка 
игнорируется. Считается, что диффузор с отно-
сительной шириной 3b  начинается на диаметре 

2D =1 [19], поэтому форма сужающегося на-
чального участка не является предметом пер-
вичного проектирования. Следует только вы-
брать нужное расчетное значение угла расч3  и 
вычислить отношение 3 2/b b  по формуле 
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Здесь и далее индекс «расч» соотвествует 
расчетному режиму (по расходу газа), а индекс 
«опт» — оптимальному. 

С учетом изложенных соображений пер-
вичное проектирование БЛД сводится к опре-
делению всего двух параметров. Первый — от-
носительная ширина БЛД 3 2/ 1b b  . В техниче-
ском задании на проектирование проточной 
части обычно ограничена радиальная протя-
женность БЛД. Чаще всего оптимальное отно-
шение диаметров  опт4 2/D D  больше ограни-
ченного значения. Но иногда такого ограниче-
ния нет, поэтому вторым геометрическим 
параметром для первичного проектирования 
является оптимальное отношение  опт4 2/D D . 
 
Расчетное исследование. Выбор относитель-
ной ширины БЛД. Новый принцип. В моногра-
фии [15] дана простая рекомендация — отно-
шение 3 2/b b  должно быть порядка 0,80. Обос-

Рис. 3. Схемы возможного расположения осей РК  
и БЛД в меридиональной плоскости: 
а — оси совпадают; б — оси не совпадают  

из-за погрешностей сборки 
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нование — потери смешения в РК, происходя-
щие на начальном участке БЛД меньше, когда 
этот участок сужающийся. Очевидно, что со-
временные РК спроектированы лучше, потери 
смешения меньше, поэтому в монографии [16] 
нет рекомендации безусловного применения 
БЛД с суженным начальным участком. Суже-
ние рекомендуется применять для выполнения 
условия расч3 20 25 .     

И та, и другая рекомендации сделаны на ос-
нове ограниченного экспериментального матери-
ала. Например, в работах [20–22] показано, что в 
расчетном режиме у высокорасходных ступеней 
угол потока должен быть значительно больше. 

Авторы предлагают новый принцип выбора 
относительной ширины БЛД: расчетный угол 
потока расч3  должен быть таким, чтобы при 
уменьшении расхода на границе помпажа кри-
тический угол потока кр3  (далее для обозначе-
ния критических параметров также использован 
индекс «кр») все еще соответствовал безотрыв-
ному течению. Чтобы решить вопрос первично-
го проектирования, следует найти угол потока 
на выходе из РК на границе помпажа. 
 
Приближенный расчет границы помпажа. 
После первичного проектирования РК известен 
угол потока 2расч . Положение границы пом-
пажа в значительной степени зависит от коэф-
фициента теоретического напора РК. Чем выше 
коэффициент напора, тем более пологая 
напорная характеристика. При уменьшении 
расхода газа, когда конечное давление перестает 
увеличиваться и наступает помпаж, рост удар-
ных потерь меньше компенсируется подводом 
механической работы. 

Эта проблема подробно рассмотрена в ра-
боте [23], где разработан упрощенный способ 
оценки границы помпажа как режима с макси-
мальным отношением давлений. В практике 
расчетов такое понимание границы помпажа 
общепринято [24]. Предложенный в работе [23] 
способ оценки границы помпажа авторы пред-
ставляют в уточненном виде. 

Граница помпажа соответствует коэффици-
енту расхода, при котором коэффициент по-
литропного напора p T wh h h   ( Th  — теоре-
тический напор) достигает максимума: 

  0,pd
d





 

где p  — коэффициент политропного напора; 
Ф  — условный коэффициент расхода. 

Линейная зависимость коэффициента теоре-
тического напора от условного коэффициента 
расхода проанализирована в публикациях [25, 
26]. На рис. 4 показаны напорная характеристи-
ка и треугольник скоростей при линейной зави-
симости  2T f    [25], где T  — коэффици-
ент теоретического напора; 2  — коэффициент 
расхода. На рис. 4 обозначены следующие па-
раметры: л2  — выходной угол лопаток РК; 

л2  — выходной угол лопаток РК с бесконеч-
ным числом лопаток; Т  — угол наклона 
напорной характеристики; 2  — угол потока на 
выходе из РК в относительном движении;  

0T  — коэффициент теоретического напора 
при нулевом расходе; 2  и 2max  — коэффици-
ент расхода на выходе из РК и его максималь-
ное значение; 2max  — максимальное значе-
ние коэффициента расхода на выходе из иде-

  

Рис. 4. Напорная характеристика (а) и треугольник скоростей (б) при линейной зависимости    2T f  
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ального РК с бесконечным числом лопаток; 2с  
и 2w  — относительная скорость потока на вы-
ходе из РК в абсолютном и относительном 
движении; 2u  — относительная скорость вра-
щения РК на выходе. 

В пределах практически используемой ча-
сти размерной характеристики зависимость 
напора от расхода также линейная, на что ука-
зывал В.Ф. Рис в своей первой монографии [27]. 
Поэтому при моделировании принято считать 
функцию  T f    также линейной, хотя 
связь между параметрами   и 2  не вполне 
линейная. 

При линейной зависимости коэффициента 
теоретического напора от коэффициента расхода 

  0 0 расч расч/ .T T T T         (6) 

Коэффициент теоретического напора при 
нулевом расходе 0T  зависит от многих факто-
ров, при этом наблюдается главная тенденция — 

0T  выше у РК с большими коэффициентами 
напора в расчетном режиме. На основании экс-
периментальных данных [26] предлагается при-
ближенная формула, пригодная для первичного 
проектирования при расчT = 0,40…0,70: 

  расч0 0,84 0,27 0,40 .T T      (7) 

Связь между политропным и теоретиче-
ским напорами можно представить как 

 расч
расч

.w
p T w

w

hh h h
h

   (8) 

Связь гидравлического КПД г  с потерян-
ным и подведенным напорами, г 1 /w Th h    
справедлива и в расчетном режиме, поэтому 

 расч расч г.расч1 .w Th h    
В работе [23] рекомендовано соотношение 

расч расч

3

1 8,5 1 .w

w

h
h

 
    

 

В безразмерном виде выражение (8) запи-
шется как 

 

 

расч

расч

расч г расч
расч

 
    



          

0
0

3

.1 1 8,5 1 .

T T
p T

T

 (9) 

Запас по помпажу — отношение критиче-
ского коэффициента расхода на границе пом-
пажа кр  к расчетному коэффициенту расхода. 
После преобразования и дифференцирования 
выражения (9) получаем 

  
расчкр

расч г.расч

0,5
0 1

1 .
17 1

T

T

     
   

 
 

 (10) 

Для определения запаса по помпажу пред-
ложен и реализован в виде компьютерной под-
программы первичного проектирования БЛД 
следующий алгоритм: 

• вычисление политропного КПД ступени 
по полным параметрам в расчетном режиме по 
упрощенной математической модели [17] 

втрасч Ф ЛД ВП


    11 T uD MX K K K K  ( 1X  — 
эмпирический коэффициент математической 
модели; втФ, , ,T uD MK K K K  — эмпирические 
коэффициенты, учитывающие влияние соот-
ветствующих параметров проектирования; 

ЛД  и ВП  — потери КПД в лопаточном 
диффузоре и входном патрубке); 

• определение гидравлического КПД в рас-
четном режиме по выражению 

 г расч расч пр тр
    . 1 ,  

где пр  и тр  — коэффициенты протечек и 
дискового трения, рассчитываемые по эмпири-
ческим формулам 4

05,66 10 /пр
   D  и тр   

   4
25,21 10 /( )T , 2ε  — коэффициент сжи-

маемости на выходе из РК; 

Рис. 5. Характеристики ступени с БЛД  
при коэффициенте расчT = 0,5 ( ), 0,6 ( ), 0,7 ( ), 

полученные путем расчета по математической  
модели 8-й версии 
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• расчет коэффициента теоретического напо-
ра 0T  при нулевом расходе по выражению (7); 

• вычисление запаса по помпажу 
 кр расч кр расч2 2/ /      по формуле (10). 

Зависимость запаса по помпажу от коэф-
фициента теоретического напора для ступени с 
БЛД, полученная путем расчета по математиче-
ской модели 8-й версии, приведена на рис. 5. 
Здесь показано влияние условного коэффици-
ента расхода Ф и расчетного коэффициента 
теоретического напора расчT  на отношение 
давлений П, политропный КПД , коэффици-
ент внутреннего напора  пр тр1i T      и 
коэффициент политропного напора .p  
 
Угол выхода потока из РК на границе помпажа. 
Выбор ширины основного участка диффузора. 
После расчета отношения кр расч/   необходи-
мо определить, насколько угол выхода потока из 
РК расч2  уменьшится на границе помпажа. По-
лученное значение следует сравнить с углом на 
границе отрыва г.о3 , при котором в основной 
части БЛД наступает отрыв, и выбрать значение 

3,b  обеспечивающее соотношение кр г.о3 3 .    
На рис. 6 показаны отрывное и безотрывное те-
чения потока в БЛД по результатам CFD-
расчетов [21, 22], где 2Reb  — число Рейнольдса. 

Очевидна сильная зависимость критическо-
го угла потока, при котором начинается отрыв, 
от относительной ширины БЛД. Этот угол надо 
сравнить с углом потока на границе помпажа. 

Угол выхода потока из РК на границе пом-
пажа определяется составляющими треуголь-
ника скоростей кр2  и кр .T  

Расходная составляющая скорости на гра-
нице помпажа 

кр расч кр расч2 2 /     . 

Окружная составляющая скорости кр uс  
кр  ,T  отсюда по уравнению (6) 

 кр расч кр расч0 0 / .T T T T         
Угол потока на границе помпажа 

 

 
     

    
  

,

крит
2расч

расч
2кр

крит
расч

расч

arctg
0,84 0,27 0,84 0,27 Tb b

 

где расч 0, 40.Tb     
Из уравнения неразрывности следует, что 

коэффициент расхода в расчетном режимеИз 
уравнения неразрывности следует, что коэф-
фициент расхода в расчетном режиме 

расч расч расч2 2 2 2/ 4 / 4 1,18 .b b        

Угол потока на выходе из РК в расчетном 
режиме 

расч
расч

расч
arctg

 
     

2
2 .

T
 

Минимальный угол безотрывного течения в 
БЛД и относительная ширина БЛД. Обработка 
результатов расчетного эксперимента с безлопа-
точными диффузорами [21, 22, 28] позволила 
установить количественное соотношение между 
углом потока кр3 , при котором начинается от-
рыв, и относительной шириной диффузора. 

 
Рис. 6. Линии тока в меридиональной плоскости БЛД при различных параметрах: 

а — 2 2/b D  0,1, 2 = 10, 2Reb  911000; б — 2 2/b D  0,1, 2 = 20, 2Reb 911000; в — 2 2/b D  0,057, 2 = 10,  
2Reb  521000; г — 2 2/b D  0,057, 2 = 20, 2Reb  521000; д — 2 2/b D  0,014, 2 = 10, 2Reb  130000 
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На рис. 7, а приведена зависимость критиче-
ского угла потока в БЛД от относительной шири-
ны БЛД при трех значениях скоростного коэф-
фициента на входе, полученная в среде ANSYS 
CFX. Искомое соотношение 3 2/b b  связывает тан-
генс угла потока на выходе из РК с тангенсом угла 
потока на входе в РК, поэтому на рис. 7, б показа-
на зависимость  крtg 3 3 ,f b   линия 1 соответ-
ствует аппроксимации результатов расчета. 

В узких БЛД отрыв не обнаружен при угле 
3 10   , но даже на границе помпажа не следу-

ет иметь угол потока менее 50°. На этом осно-
вании предложена следующая аппоксимирую-
щая зависимость (см. рис. 7, б линия 1): 

крtg tg3 3 35 3,5 0,0875 3,5 .b b      

Если при условии 3 2b b  угол кр2  больше 
кр3  или равен ему, то применять сужающийся 

участок не следует. 
Если кр кр2 3 ,   то необходимо определить 

отношение 3 2/b b , при котором эти углы будут 

равны, исходя из того, что кр крtg tg3 2 2 3b b   . 
Решению подлежит квадратное уравнение 

крtg2
3 2 233,5 0,0875 0b b b    : 

tg кр
3

0, 00766 14 2 20,0875
.

7
b

b
  

  

Радиальная протяженность БЛД. Существует 
мнение, что при излишней протяженности уз-
кого БЛД давление перестает повышаться. Ре-
зультаты расчетов [21, 22] это не подтверждают. 
На рис. 8 показаны зависимости статического 
давления в БЛД с небольшой относительной 
шириной ( 3b  = 0,014) от радиальной протя-
женности 4 4 2/D D D , полученные в среде 
ANSYS CFX при скоростном коэффициенте  =  
= 0,39 и 0,82 и различных значениях угла пото-
ка на входе. 

Диффузоры с отношением диаметров 
4 2/ 2D D   практически не применяют. Ре-

зультаты расчетов, приведенные на рис. 8, по-
казали, что даже при  = 10  в узком и длин-

  
Рис. 7. Зависимости критического угла потока р3к  (а) и его тангенса р3кtg (б) от относительной  

ширины БЛД при скоростном коэффициенте на входе λ = 0,39 ( ), 0,64 ( ) и 0,82 ( ) 

  
Рис. 8. Зависимости статического давления р4/р3 БЛД с относительной шириной 3b  = 0,014  

от радиальной протяженности 4D  при скоростном коэффициенте  = 0,39 (а) и 0,82 (б)  
и различных значениях угла потока на входе: 

 —  = 10 ;  —  = 25 ;  —  = 40 ;  —  = 90  
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ном диффузорах давление растет. Очевидно, 
рациональное отношение диаметров 4 2/D D  
следует искать совместно с последующим эле-
ментом проточной части. В работе [16] эта 
проблема обсуждается на основании выраже-
ния для потери КПД в неподвижных элемен-
тах (НЭ) ступени: 

 д ВУ д ВУ

д ВУ

2 2
НЭ 2 4

22
42

2

1
2

,
2

T

T

c c

c c
c

       


          

 (11) 

где д  и ВУ  — потери КПД в диффузоре и 
выходном устройстве. 

В случае БЛД с шириной 3 2b b  отношение 
скоростей практически обратно пропорцио-

нально отношению диаметров конца и начала 
БЛД, поэтому формула (11) приобретает вид 

 

 

ВУ
НЭ БЛД

БЛДtg

2
2

2
4

ВУ2
2 2

4

2

0,5 1 .

T

T

c
D

D

       

        

 (12) 

Если ступень промежуточная, то чем больше 
радиальная протяженность 4D , тем меньше от-
носительная ширина обратно направляющего 
аппарата (ОНА), и его коэффициент потерь ОНАζ  
начинает возрастать. Очевидно, что функция 

 НЭ 4= f D  может иметь максимум. На рис. 9 
приведены результаты моделирования, получен-
ные с помощью 4-й версии математической мо-

 
 
 
 

Рис. 9. Результаты моделирования,  
полученные с помощью 4-й версии  

математической модели МУМ: 
а — ступень меридиональной формы  

с оптимальной протяженностью 4 D  1,90;  
б — зависимость КПД промежуточной  

ступени от радиальной протяженности БЛД 
при pасчФ  =  0,060, pасчT = 0,60 и Mu = 0,85 

 
    а                                                       б 

Расчетные значения политропного КПД по полным параметрам и коэффициентов потерь БЛД  
и ОНА ступеней при различных значениях радиальной протяженности и коэффициента расхода 

 

4D  

расч  

0,015 0,025 0,040 0,060 

расч
  БЛД  ОНА  расч

  БЛД  ОНА  расч
  БЛД  ОНА  расч

  БЛД  ОНА  

1,55 0,754 0,246 0,349 0,810 0,175 0,438 – – – – – – 
1,60 0,755 0,254 0,328 0,812 0,181 0,412 – – – – – – 
1,65 0,756 0,261 0,330 0,813 0,187 0,414 – – – – – – 
1,70 0,756 0,268 0,334 0,813 0,192 0,426 0,845 0,140 0,411 – – – 
1,75 – – – – – – 0,846 0,144 0,411 – – – 
1,80 – – – – – – 0,847 0,147 0,408 0,862 0,112 0,404 
1,85 – – – – – – 0,849 0,150 0,374 0,865 0,114 0,365 
1,90 – – – – – – 0,849 0,153 0,380 0,865 0,116 0,370 
2,00 – – – – – – 0,849 0,153 0,380 0,865 0,120 0,383 

 



52 ИЗВЕСТИЯ ВЫСШИХ УЧЕБНЫХ ЗАВЕДЕНИЙ. МАШИНОСТРОЕНИЕ  #10(715) 2019 

дели МУМ: а — ступень меридиональной формы 
с оптимальной протяженностью 4 D  1,90 [16];  
б — зависимость КПД промежуточной ступени от 
радиальной протяженности БЛД при коэффици-
енте расхода pасчФ  = 0,060, коэффициенте теоре-
тического напора pасчT = 0,60 и условном числе 
Маха Mu = 0,85. 

Анализ рационального размера 4D  целесо-
образно выполнить на основе соотношения (12), 
но с уточнением. Независимо от параметра про-

ектирования расчψT  НЭ ступени должны подве-
сти газ от одного контрольного сечения 2–2 до 
сечения 0′–0′ (см. рис. 1, б) с наименьшими поте-
рями напора:  НЭ БЛД  ОНА= + min,w w wh h h  где 

НЭ ,wh  БЛД ,wh   ОНАwh  — потерянный напор НЭ 
БЛД и ОНА соответственно. То есть система 
БЛД + ОНА должна иметь минимальный ко-
эффициент потерь: 

   2
НЭ  БЛД ОНА 4 2 4ζ = ζ + ζ = min./ c c f D  (13) 

 
а 

Рис. 10. Параметры ступени для расчета  
размеров методом первичного проектирования  

в программе ОПТИМ-2 (а) и ее меню с размерами 
ступени для определения характеристик (б) 

 
б 
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С учетом приближенного соотношения 
2 2

4

3 4

1         
c

c D
, обычно принимаемого для БЛД 

промышленных компрессоров, 

22 2
4 4 3 3

2 2 3 4 2

/ 1
=

/
            

c c с с

c c с D c
. 

При математическом моделировании БЛД 
принято, что если 3 2/b b  1, то сужение проис-
ходит непосредственно на выходе из РК. В этом 
случае соотношение (5) записывается как 

tg
ctg

22
3 22

2
2 3 2/

c
c b b

           
, 

а зависимость (13) принимает вид 

 

2
ОНА 22

НЭ  БЛД 22
3 24

4

ζ tgα
ζ = ζ + ctg α + =

/

= min.

  
     



D b b

f D

 

С увеличением радиальной протяженности 
БЛД коэффициент потерь растет, но потери в 
ОНА уменьшаются. 

Для количественного анализа использована 
программа на основе 8-й версии программы ОП-
ТИМ-2 с моделью БЛД, взятой из работы [19]. 
Проведено сравнение максимальных КПД ва-
риантов ступеней при различных значениях 
коэффициента расхода расч  и радиальной 
протяженности 4D . Параметр проектирования 

расч  определяет относительную ширину БЛД 
и ОНА, влияющую на соотношение коэффици-
ентов потерь при том или ином размере 4D . 
Другие параметры проектирования оказывают 
меньшее воздействие на этот параметр, поэто-
му на стадии первичного проектирования ими 
можно пренебречь. 

На рис. 10, а показаны параметры ступени, 
по которым предложенным методом первич-
ного проектирования рассчитываются разме-
ры и передаются в меню программы ОПТИМ-2 
(рис. 10, б). 

Чем значительнее расч , тем больше шири-
на БЛД и его оптимальные радиальные размеры 

4 5D D . 
Для примера в таблице приведены расчет-

ные значения политропного КПД по полным 

параметрам расч
  и коэффициентов потерь 

БЛД БЛД  и ОНА ОНА  ступеней при различ-
ных значениях радиальной протяженности 4D  
и коэффициента расхода.  

Результаты расчетов показывают довольно 
слабое влияние параметра проектирования 4D  
на расч

  в пределах радиальной протяженности 
минус 4…5 % ее оптимального значения. В ка-
честве оптимума при первичном проектирова-
нии выбирается наименьшее значение 4D  из 
диапазона, в котором КПД практически не из-
меняется. 

Также установлено, что высокорасходные 
ступени имеют оптимальную радиальную про-
тяженность опт4 2,0.D   Это значение редко 
может быть превышено при реальном проекти-
ровании. Эмпирическая формула выбора ради-
альной протяженности БЛД ступени обобщает 
результаты вычислений, приведенных в табли-
це, и других аналогичных расчетов: 

 расч
0,5

4 1,45 1,4 .D     (14) 

Формула (14) предполагает, что при расч =  
= 0,15 радиальная протяженность 4D = 2,0. Ес-
ли конструкция компрессора позволяет сделать 
выбор оптимальной радиальной протяженно-
сти опт4D   2,0, то этот вопрос решается на ста-
дии окончательного проектирования. 

Выводы 

1. Разработана методика первичного проек-
тирования БЛД центробежной компрессорной 
ступени, которая сводится к определению двух 
размеров: относительной ширины и оптималь-
ной радиальной протяженности БЛД. 

2. Предложен новый принцип выбора отно-
сительной ширины БЛД: расчетный угол пото-
ка расч3  должен быть таким, чтобы при 
уменьшении расхода на границе помпажа угол 
потока кр3  все еще соответствовал безотрыв-
ному течению. 

3. Создан и реализован в виде компьютер-
ной подпрограммы первичного проектирова-
ния БЛД алгоритм расчета запаса по помпажу. 

4. С учетом опыта проектирования и рас-
четов ступеней с разными параметрами про-
ектирования получена эмпирическая форму-
ла выбора радиальной протяженности БЛД 
ступени. 
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