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Безлопаточные диффузоры промышленных центробежных компрессоров чаще всего 
состоят из начального сужающегося участка и основной части с параллельными стен-
ками. Предложено выбрать такую ширину основной части, при которой поток в 
диффузоре остается безотрывным на границе помпажа. Для реализации метода пер-
вичного проектирования получена эмпирическая формула для определения мини-
мального безотрывного угла потока в зависимости от относительной ширины диффу-
зора. Выполнено первичное проектирование восемнадцати ступеней, охватывающих 
практически важный диапазон параметров. Методом универсального моделирования 
рассчитаны соответствующие газодинамические характеристики, проанализированы 
размеры и углы потока. Предложенный метод первичного проектирования интегри-
рован в Метод универсального моделирования и используется в проектной практике. 
Ключевые слова: ступень центробежного компрессора, первичное проектирование, 
безлопаточный диффузор, коэффициент расхода, КПД ступени, граница помпажа 

Vaneless diffusers of industrial centrifugal compressors most often consist of a tapered inlet 
section and a parallel-walled main section. The study proposes to choose such a width of the 
main section, at which the flow in the diffuser remains unseparated at the surge limit. To 
implement the primary design method, an empirical formula was obtained to determine the 
minimum continuous flow angle depending on the relative width of the diffuser. The pri-
mary design of eighteen stages was completed, covering a practically important range of pa-
rameters. The corresponding gas-dynamic characteristics were calculated by the universal 
modeling method, the dimensions and angles of the flow were analyzed. The proposed pri-
mary design method is integrated into the universal modeling method and is used in design 
practice. 
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В СССР систему взглядов на рабочий процесс 
промышленных центробежных компрессоров и 
основы проектирования проточной части 
сформулировал главный конструктор Невского 
завода в Ленинграде (НЗЛ) В.Ф. Рис [1, 2]. При-
оритет отдавался высокому коэффициенту по-
лезного действия (КПД) в номинальном режи-
ме и минимизации радиальных размеров, по-
этому НЗЛ и другие производители выпускали 
компрессоры с лопаточными диффузорами. В 
то же время внимание исследователей привле-
кали безлопаточные диффузоры (БЛД). 

В монографиях [3, 4] для анализа использо-
ваны две разные модели с противоречащими 
результатами. Аналогия с прямоосным плос-
ким диффузором показывала, что минималь-
ный коэффициент потерь соответствует неко-
торому углу потока в БЛД, при котором опти-
мален угол раскрытия эквивалентного плоского 
диффузора. В БЛД промышленных компрессо-
ров угол потока незначительно меняется по ра-
диусу, поэтому эквивалентный угол раскрытия 
ν  определяется из выражения 
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где 2 1,f f  — площади; 2 1,r r  — радиусы;  — 
угол потока в БЛД. 

В соответствии с рассмотренной концепцией 
оптимальный угол потока в БЛД меньше 90, 
что подтверждалось результатами измерения 

полного давления на входе в БЛД на радиаль-
ном расстоянии от рабочего колеса (РК), рав-
ном 5 % его радиуса. Измеренная характери-
стика коэффициента потерь БЛД действитель-
но имеет минимум. Результат испытания одной 
из модельных ступеней 048-0,48-0,29 серии 
20СЕ (штриховая кривая), выполненного в 
Проблемной лаборатории компрессорострое-
ния ЛПИ [5, 6], приведен на рис. 1. Там же по-
казана аналогичная зависимость (сплошная 
кривая), полученная путем расчета Методом 
универсального моделирования. 

Оптимальному для БЛД условному коэффи-
циенту расхода Ф = 0,055 соответствует угол 
потока 30 .    Однако расчеты того же автора 
[3, 4] методом теории пограничного слоя пока-
зали, что коэффициент потерь БЛД монотонно 
уменьшается с увеличением угла потока в БЛД 
вплоть до 90. 

Анализ характера течения потока и одно-
мерные расчеты в работе [7] также показали, 
что с ростом угла потока снижаются потери 
трения и повышается способность потока со-
противляться отрыву. В БЛД с шириной 

( ) constb r   и углом потока const   коэффи-
циент потерь 
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где  — коэффициент трения; b  — относи-
тельная ширина БЛД; 4D  — относительный 
диаметр на выходе из БЛД, 4 4 2/D D D  4(D  — 
диаметр на выходе из БЛД, 2D  — диаметр на 
входе в БЛД). 

Одномерный расчет коэффициента потерь 
БЛД  в зависимости от угла потока  при ко-
эффициенте трения  = 0,015, относительном 
диаметре на выходе из БЛД 4 1,65D   и относи-
тельной ширине 3 2b b   0,01, 0,02, 0,04, 0,08 
[7] выявил, что оптимальный угол потока 
 = 90 (рис. 2). 

Минимум потерь при угле потока   = 90 
подтвердили испытания БЛД с созданием за-
крутки потока вращающейся системой сеток [8], 
а также исследования, проведенные в работе [9]. 

Несоответствие этому закону коэффициента 
потерь БЛД, измеренного в центробежной сту-
пени (см. рис. 1), связано с некорректным из-
мерением полного давления на границе РК и 
БЛД. Смешение следа и ядра потока происхо-

 
Рис. 1. Экспериментальная ( ) и расчетная ( )  

зависимости коэффициента потерь БЛД   
модельной ступени 048-0,48-0,29 серии 20СЕ  

от условного коэффициента расхода Ф 
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дит вниз по потоку после измерения полного 
давления. Потери смешения РК происходят в 
БЛД, но это не потери БЛД. Разница между 
штриховой и сплошной линиями на рис. 1 со-
ответствует потерям смешения в РК. 

Расчеты по соотношениям, аналогичным 
формуле (1), показывают, что потери трения в 
БЛД с шириной, равной высоте лопаток РК, 
меньше, чем в диффузоре с уменьшающейся 
шириной. Хотя при 2b b  угол потока увели-
чивается, и траектория потока сокращается, 
уменьшение b  повышает потери. 

Однако было показано, что БЛД с шириной 
2b b  можно применять лишь в малорасход-

ных ступенях [10, 11]. Уменьшение угла потока 
ведет к отрыву потока, росту потерь и вращаю-
щемуся срыву. Это подтверждено результатами 
экспериментальных исследований [12]. 

Таким образом, оптимальным решением 
представляется классический БЛД с параллель-
ными стенками и расстоянием между ними, 
равным высоте лопаток колеса. Однако еще  
в 1960-е годы [6] обширные эксперименты 
Проблемной лаборатории компрессорострое-
ния показали определенные преимущества БЛД  
с начальным сужающимся участком и парал-
лельными стенками в основной части. 

Применение БЛД с относительной шириной 
3 3 2/ 1b b b   в составе начального суженного 

участка и основного участка с 3 4b b  стало об-
щепринятым (рис. 3) [5, 7, 13, 14]. 

В работах [15–17] предложена математиче-
ская модель (ММ), описывающая уменьшение 
потерь смешения в сужающейся части БЛД.  

Заметное влияние сужающейся части БЛД на 
РК фиксируют прямые измерения (рис. 4) [7]. 

Задача первичного проектирования (PD) — 
выбрать правильное соотношение высоты ло-
паток РК и ширины основного участка БЛД. 
Выбор формы сужающегося участка и радиаль-
ного размера БЛД — задача последующих эта-
пов проектирования проточной части. 

Цель работы — продемонстрировать резуль-
таты исследований в области выбора опти-
мальной ширины БЛД. Данные о влиянии ра-
диальной протяженности БЛД на его эффек-
тивность, полученные ранее, приведены в 
работе [18]. 

Существует мнение, что при излишней про-
тяженности узкого БЛД давление перестает по-
вышаться. Расчеты в трудах [19, 20] это не под-
тверждают. В целом же оптимальная радиальная 
протяженность БЛД — это предмет совместного 
исследования диффузора и следующего за ним 
обратно направляющего аппарата. 

 
Рис. 2. Зависимость коэффициента потерь БЛД   

от угла потока  при коэффициенте трения 
 = 0,015, относительном диаметре  

на выходе из БЛД 4 1,65D   и относительной  
ширине 3 2b b   0,01 (1), 0,02 (2), 0,04 (3), 0,08 (4) 

 

 
Рис. 3. Схема типичного БЛД с суженным  

начальным участком 

 
Рис. 4. Влияние начального участка БЛД  

на коэффициент напора РК i  с выходным углом  
лопаток л2   45 при относительной ширине  

БЛД 3b  1,000 ( ) и 0,785 ( ) 
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Принцип выбора относительной ширины БЛД 
при первичном проектировании. В качестве 
объекта первичного проектирования выбран 
БЛД ступени промышленного центробежного 
компрессора, в которой течение дозвуковое. 

Если проектируют ступень компрессора, не 
предназначенного для работы при производи-
тельности меньше расчетной, то оптимальное 
техническое решение заключается в равенстве 
ширины диффузора БЛД b3 и высоты лопаток 
РК b2. При снижении производительности угол 
потока в диффузоре уменьшается, и возникает 
возможность отрыва потока, что неприемлемо 
для работы компрессора. Необходимо умень-
шить ширину БЛД. Это снизит КПД в расчет-
ном режиме, но позволит работать при произ-
водительности меньше расчетной. 

В статье [18] предложен такой принцип вы-
бора относительной ширины БЛД: после пер-
вичного проектирования РК известен расчет-
ный угол потока на выходе 2des . Расчетный 
угол потока на входе в БЛД 3des  должен быть 
таким, чтобы при уменьшении расхода на гра-
нице помпажа угол потока все еще соответ-
ствовал безотрывному течению. Для выбора 
относительной ширины БЛД 3b  необходимо 
решить следующие задачи: 

• определить минимальный угол потока на 
входе в БЛД 3min ,  при котором нет отрыва 
потока, — границу безотрывного течения в 
БЛД — в зависимости от его относительной 
ширины 3b  и критериев подобия; 

• найти коэффициент запаса по помпажу для 
РК проектируемой ступени, равный отноше-
нию /cr des  , где cr  — коэффициент расхода 
на границе помпажа; des  — расчетный услов-
ный коэффициент расхода; 

• вычислить угол потока на выходе из РК 
2cr  при коэффициенте расхода на границе 

помпажа ;cr  
• если при 3 2b b  угол потока соответствует 

безотрывному течению   2 3minсr , то следует 
принять ширину БЛД, равной высоте лопаток 
РК на выходе; 

• если при 3 2b b  угол потока не соответ-
ствует безотрывному течению 2 3min ,сr    то 
необходимо уменьшить ширину БЛД относи-
тельно высоты лопаток РК на выходе, т. е. сле-
дует найти такое отношение 3 2/ 1b b  , при ко-
тором выполняется условие 2 3min .сr    

 
Угол потока, при котором начинается его 
отрыв в БЛД. Обработка результатов расчет-

ного эксперимента с БЛД [19–21] подтвердила 
известные условия, при которых происходит 
отрыв потока в БЛД. На рис. 5 показано от-
рывное и безотрывное течение в БЛД по ре-
зультатам CFD-расчетов при различных зна-
чениях относительной ширины 3b , угла пото-
ка 3  и числа Рейнольдса 2Reb , рассчитанного 
по высоте b2 [10, 19, 20]. 

Как и при экспериментах [7], CFD-расчет 
обнаруживает отрыв на одной из стенок. На 
рис. 6 показано изменение касательного 
напряжения по радиусу R БЛД (по ограничи-
вающим стенкам БЛД Wall1 (красная кривая) и 
Wall2 (синяя кривая) c относительной шири-
ной 3b   0,057 при 2 0,64,c   угле потока 

3 10    и числе Рейнольдса 2Reb  520 000. 
Начало отрыва соответствует известному из 

теории пограничного слоя условию нулевого 
касательного напряжения на стенке. В зоне от-
рыва потока касательные напряжения отрица-
тельные, так как он движется в противополож-
ном направлении. 

Зависимость минимального угла пото-
ка min ,  при котором начинается отрыв потока, 

 
Рис. 5. Линии тока в меридиональной плоскости  
БЛД с различными значениями относительной  

ширины, угла потока на входе и числа Рейнольдса,  
рассчитанного по высоте 2 :b  

а — 3b = 0,100, 3   10, 2Reb = 911 000;  
б — 3b = 0,100, 3   20, 2Reb = 911 000;  
в — 3b = 0,057, 3   10, 2Reb = 521 000;  
г — 3b = 0,057, 3   20, 2Reb = 521 000;  
д — 3b = 0,014, 3   10, 2Reb = 130 000 



#3(732) 2021 ИЗВЕСТИЯ ВЫСШИХ УЧЕБНЫХ ЗАВЕДЕНИЙ. МАШИНОСТРОЕНИЕ 43 

от скоростного коэффициента 2c  при различ-
ных значениях относительной ширины БЛД 3b  
и числа Рейнольдса 2Reb  приведена на рис. 7. 

Очевидна сильная зависимость минималь-
ного угла потока min  от относительной шири-
ны БЛД. В узких диффузорах при 3 0,029b   
отрыв потока не обнаружен. Быстрое смыкание 
пограничного слоя усиливает касательные 
напряжения, препятствующие отрыву потока.  
В исследованном диапазоне влияние критерия 
Рейнольдса 2Reb  на угол min  не обнаружено. 
Влияние критерия сжимаемости проявляется  
в БЛД с относительной шириной 3 0,08.b   

Зависимость минимального угла пото-
ка min  от относительной ширины БЛД 3b  при 
скоростном коэффициенте 3c   0,39, 0,64 и 
0,82 приведена на рис. 8. 

Целью вычислений было не точное опреде-
ление угла, при котором начинается отрыв по-
тока, а построение ММ расчета коэффициента 
потерь. Для определения угла отрыва следовало 
бы рассчитывать течение с шагом угла потока, 
равным примерно 1. С учетом большого шага 
углов потока, при которых проведены расчеты 
(см. рис. 8), значения 3min 3( )f b   можно счи-
тать не зависящими от скоростного коэффици-
ента 3c  при относительной ширине БЛД 

3 0,08.b    

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

тока не должен быть меньше 5. На этом осно-
вании предложена эмпирическая формула 

  3min 3arctg 0,0875 3,5 .b     (2) 

Зависимость 3min 3( )f b   показана сплош-
ной линией на рис. 8. 

 
Оценка коэффициента запаса по помпажу. 
Положение границы помпажа зависит от рас-
четного коэффициента теоретического напора 
РК т des  Чем больше коэффициент теоретиче-
ского напора, тем более пологой будет напор-
ная характеристика. При уменьшении расхода 

 
Рис. 6. Изменение касательного напряжения, Па,  
по радиусу R, м, БЛД c относительной шириной  

3b   0,057 при скоростном коэффициенте  
2 0,64,c   угле потока 3   10  

и числе Рейнольдса 2Reb   520 000 
 

 
Рис. 7. Зависимость минимального угла  

потока min ,  при котором начинается отрыв,  
от скоростного коэффициента 2c  при различных  

значениях относительной ширины БЛД  
и числа Рейнольдса: 

 — 3b   0,100, 2Reb   373 000…103 000;  
 — 3b   0,057, 2Reb   214 000…590 000;  
 — 3b   0,029, 2Reb   106 000…294 000 

 
Рис. 8. Зависимости минимальных углов  

потока min  (точки) и 3min  (сплошная линия)  
от относительной ширины БЛД 3b : 

 — 3c  0,39;  — 3c  0,64;  — 3c  0,82 
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рост потерь меньше компенсируется подводом 
механической работы. При дальнейшем сниже-
нии расхода конечное давление перестает уве-
личиваться и наступает помпаж. 

Эта проблема подробно рассмотрена в пуб-
ликации [22]. Предложен упрощенный способ 
оценки границы помпажа как режима с макси-
мальным отношением давлений. В практике 
расчетов такое понимание границы помпажа 
общепринято [23, 24]. Далее способ оценки 
границы помпажа из работы [18] представлен в 
уточненном виде. 

Граница помпажа соответствует коэффици-
енту расхода, при котором коэффициент по-
литропного напора 2 2

т2 2/ ( )/p wh u h h u   (где 
ph  — политропный напор; 2u  — окружная 

скорость; тh  и wh  — теоретический и потерян-
ный напоры) достигает максимума: 

  0,pd
d





 

где p  — коэффициент политропного напора. 
Линейная зависимость коэффициента тео-

ретического напора т  от коэффициента рас-
хода 2  проанализирована в публикациях [25, 
26]. Напорная характеристика и треугольник 
скоростей при линейной зависимости 

т 2( )f    [26] показаны на рис. 9. Здесь вве-
дены следующие обозначения: т0  — коэффи-
циент теоретического напора при нулевом рас-
ходе; 2  и 2max  — коэффициент расхода на 
выходе из РК и его максимальное значение; 

2max  — максимальное значение коэффициен-
та расхода на выходе из идеального РК с беско-
нечным числом лопаток; т  — угол наклона 
напорной характеристики; 2  — угол потока на 

выходе из РК в относительном движении; 2с  и 
2w  — относительная скорость потока на выхо-

де из РК при абсолютном и относительном 
движении; 2u  — относительная скорость вра-
щения РК на выходе. 

В пределах практически используемой части 
размерной характеристики зависимость напора 
от расхода также линейная, что отмечено еще в 
монографии [1]. Поэтому при моделировании 
принято считать функцию т ( )f    линей-
ной, хотя связь между параметрами   и 2  не 
вполне линейная. 

При линейной зависимости коэффициента 
теоретического коэффициента напора от 
условного коэффициента расхода можно за-
писать 

  т т0 т0 т .des
des

     


 

Коэффициент теоретического напора при 
нулевом расходе т0  зависит от многих факто-
ров, но, главное, этот коэффициент больше у 
РК с большим коэффициентом напора в рас-
четном режиме. На основе экспериментальных 
данных, приведенных в работе [25], предложена 
приближенная формула, пригодная для целей 
первичного проектирования при коэффициен-
те теоретического напора РК т 0, 40...0,70:des   

   т0 т0,84 0,27 0, 40 .des      

Связь между политропным и теоретическим 
напорами можно описать следующим образом: 

  т ,w
p wdes

wdes

hh h h
h

    (3) 

где wdesh  — расчетный потерянный напор. 

               
Рис. 9. Напорная характеристика (а) и треугольник скоростей при линейной зависимости  

коэффициента теоретического напора т  от коэффициента расхода (б) 
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В работе [25] для отношения /w w desh h  реко-
мендовано следующее приближенное выра-
жение: 

  
3

1 8,5 1 .w

w des des

h
h

     
 

Соотношение (3) представляется в виде 

 т0 т
т0

des
p

des

 
    


 

   
3

т 1 1 8,5 1 ,des des
des

           
 (4) 

где des  — расчетный КПД ступени. 
После дифференцирования формулы (4) ко-

эффициент запаса по помпажу определяется 
выражением 

  
 

0,5
т0

т
1

1 .
17 1

descr

des des

     
   

  (5) 

 
Угол выхода потока из РК на границе помпа-
жа. Выбор ширины основного участка диф-
фузора. Угол выхода потока из РК на границе 
помпажа определяется расходной 2cr  и 
окружной т cr  составляющими скоростей: 

  2 2 ;cr
cr des

des

  


  (6) 

   т т0 т0 т ,cr
cr des

des

      


 

где 2des  — расчетный коэффициент расхода на 
выходе из РК. 

Угол потока на границе помпажа 

  
2

2 arctg ,

cr
des

des
cr Z

     
 

 (7) 

где  

 
 

 
т

т т

0,84 0,27 0, 40

0,84 0,27 0, 40 .

des

cr
des des

des

Z     
      

 

Приближенное значение расчетного коэф-
фициента расхода на выходе из РК определяет-
ся из уравнения неразрывности 

  2
2 2 2

,
4 4 1,18

des des
des b b

 
  

 
  (8) 

где 2  — коэффициент сжимаемости на выходе 
из РК, 2 1,18.   

Относительная высота лопаток на выходе из 
РК 2b  при первичном проектировании РК зада-
ется эмпирическим соотношением. 

Если при условии 3 2b b  угол 2 3min ,cr    
то применять сужающийся участок не следует. 
Если 2 3min ,cr    то надо определить отноше-
ние 3 2/ ,b b  при котором эти углы будут равны, 
исходя из того, что 3min 2 2 3tg tg / .cr b b    
В соответствии с формулой (2) решению под-
лежит уравнение 

  2 2
3

0,0875 0,00766 14tg
.

7
cr b

b
   

   (9) 

 
Безлопаточные диффузоры ступеней с раз-
ными параметрами проектирования. Мето-
дом первичного проектирования [27–29] 
определены размеры восемнадцати ступеней  
в диапазонах параметров проектирования 

des  0,150…0,015, т des   0,45…0,70. По раз-
мерам первичного проектирования Методом 
универсального моделирования рассчитаны 
газодинамические характеристики. Пример 
результатов расчета приведен на рис. 10. Здесь 
показано влияние условного коэффициента 
расхода Ф и расчетного коэффициента теоре-
тического напора тdes  на отношение давле-
ний П, КПД , коэффициент внутреннего 
напора i  и коэффициент политропного 
напора .p  

В процессе оптимизации размеры корректи-
руются и КПД может быть повышен. Для ана-
лиза БЛД достаточно расчетов характеристик 
по первичному проектированию. Расчетные 
параметры, характеризующие работу БЛД, при 
условном числе Маха РК Мu = 0,70 приведены  
в таблице. 

Значения ряда параметров, приведенных в 
таблице, рассчитаны по следующим выраже-
ниям: 

• КПД ступени des  — по упрощенной моде-
ли [27–29]; 

• относительная высота лопаток на выходе 
из РК 2b  — по формуле первичного проектиро-
вания РК (в тексте не приведена); 

• относительная ширина БЛД 3b  — по фор-
муле первичного проектирования БЛД (9); 

• коэффициент расхода на границе помпажа 
cr  (PD) — по уравнению первичного проек-

тирования (5). 
Остальные параметры, указанные в таблице, 

взяты из расчета газодинамических характе-
ристик.
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Рис. 10. Характеристики ступени с расчетными коэффициентами des = 0,15, т des = 0,45  

и размерами проточной части по первичному проектированию 

Расчетные параметры БЛД ступеней при условном числе Маха РК Мu = 0,7 

des  т des  ηdes  
(PD) 2b  3b  2des  3des  cr  

(PD) 
cr des   3min  

(PD) 
3cr  

(ММ) 

0,15 0,450 0,8098 0,0852 0,0675 39,5 47,7 0,0752 0,501 17,9 18,90 
– 0,575 0,8180 0,0852 0,0740 32,8 37,2 0,1037 0,691 19,1 23,80 
– 0,700 0,8170 0,0852 0,0775 27,6 30,3 0,1232 0,821 19,7 24,50 

0,10 0,450 0,8460 0,0776 0,0466 31,6 47,2 0,0446 0,446 14,1 15,50 
– 0,575 0,8510 0,0776 0,0543 25,1 34,7 0,0659 0,659 15,5 20,00 
– 0,700 0,8500 0,0776 0,0588 21,6 27,9 0,0802 0,802 16,3 21,90 

0,070 0,450 0,8540 0,0723 0,0348 24,4 45,4 0,0302 0,431 11,8 14,50 
– 0,575 0,8580 0,0723 0,0423 19,3 32,3 0,0455 0,650 13,3 18,30 
– 0,700 0,8560 0,0723 0,0467 16,0 25,1 0,0559 0,799 14,1 18,80 

0,045 0,450 0,8450 0,0597 0,0256 19,5 40,9 0,0201 0,467 10,0 12,50 
– 0,575 0,8480 0,0597 0,0321 15,1 27,6 0,0298 0,662 11,3 15,50 
– 0,700 0,8450 0,0597 0,0357 12,2 20,6 0,0362 0,782 12,0 15,80 

0,030 0,450 0,8010 0,0400 0,0227 19,0 32,2 0,0154 0,513 9,5 11,60 
– 0,575 0,8020 0,0440 0,0270 13,7 22,1 0,0211 0,703 10,3 13,20 
– 0,700 0,7970 0,0482 0,0291 10,1 17,0 0,0249 0,830 10,7 13,40 

0,015 0,450 0,6810 0,0260 0,0176 15,6 22,9 0,0092 0,613 8,5 9,97 
– 0,575 0,6800 0,0240 0,0193 12,7 15,8 0,0115 0,767 8,8 10,40 
– 0,700 0,6680 0,0230 0,0198 10,6 12,6 0,0130 0,867 8,9 10,40 
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Диапазон изменения скорости на входе в 
БЛД 3с  0,81…0,49, что при условном числе 
Маха РК M 0,7u   определяет дозвуковой ха-
рактер течения в БЛД. 

Результаты расчетов из таблицы представле-
ны в графическом виде на рис. 11, где относи-
тельная высота лопаток на выходе из РК 2b  со-
поставлена с относительной шириной БЛД 3b . 

Алгоритм расчета высоты лопаток РК не учи-
тывает влияние коэффициента напора, и при 
окончательном проектировании значение отно-
сительной высоты лопаток 2b  иногда корректи-
руют. Это не влияет на относительную ширину 
БЛД 3b . В диапазоне расхода des   0,150…0,045 
ширина БЛД практически пропорциональна 
расчетному коэффициенту расхода. 

В ступенях с одинаковыми значениями 
условного коэффициента расхода при расчет-
ном режиме и высоких коэффициентах напора 
угол потока в БЛД меньше. Но оказывается, что 
при больших значениях расчетного теоретиче-
ского напора т des  БЛД должен быть шире. 
Причина в том, что коэффициент запаса по 
помпажу у высоконапорных РК ближе к еди-
нице. Угол потока на границе помпажа у них 
меньше отличается от расчетного значения. 

У малорасходных ступеней отрыв потока в 
БЛД наступает при небольших углах потока, 
или не наступает вовсе. Требуется небольшое 
сужение БЛД. У высокорасходных ступеней уг-
лы потока на выходе из РК очень большие. Нет 
необходимости их значительно увеличивать 
в диффузоре. У среднерасходных ступеней по-
требность сужения БЛД максимальная. Хотя 

при окончательном проектировании значения 
относительной ширины БЛД могут быть увели-
чены.  

Зависимость расчетных углов потока на вы-
ходе из РК 2des  и на входе в основной участок 
БЛД 3des  от расчетного коэффициента расхода 

des  при т des   0,450, 0,575 и 0,700 приведена 
на рис. 12. 

У низконапорных ступеней при des  0,025 
углы потока в БЛД очень большие. Это связано 
с тем, что такие ступени имеют коэффициент 
запаса по помпажу 0,5/ 0 0, 45,cr des    [30], 
и необходимо обеспечить безотрывное течение 
в БЛД на границе помпажа. У ступеней со сред-
ними и большими коэффициентами напора 
граница помпажа ближе к расчетному режиму. 
Поэтому их БЛД могут быть шире, а углы пото-
ка в расчетном режиме — меньше. 

При окончательном проектировании выбор 
ширины БЛД может быть существенно изме-
нен. Например, первая ступень многоступенча-
того компрессора работает в сравнительно уз-
ком диапазоне расходов / 1,cr des    определя-
емом запиранием и помпажом в последней 
ступени [5]. 

Зависимости минимального угла пото-
ка 3min ,  при котором не возникает отрыв в 
БЛД, и минимального угла 3 ,cr  вычисленного 
по точной ММ, от расчетного условного коэф-
фициента расхода des  показаны на рис. 13. 

 
Рис. 11. Зависимость параметров БЛД  

от расчетного коэффициента расхода Фdes : 
 — относительной высоты лопаток на выходе из РК 2 ;b  

 , ,  — относительной ширины БЛД 3b   
при т des   0,450; 0,575; 0,700 соответственно 

 
Рис. 12. Зависимость расчетных углов потока  

на выходе из РК 2des  ( , , ) и на входе  
в основной участок БЛД 3des  ( , , )  

от расчетного коэффициента расхода des   
при различных значениях расчетного коэффициента 

 теоретического напора т :des  
,  — т des   0,450;  
,  — т des   0,575;  
,  — т des   0,700 

 



48 ИЗВЕСТИЯ ВЫСШИХ УЧЕБНЫХ ЗАВЕДЕНИЙ. МАШИНОСТРОЕНИЕ  #3(732) 2021 

В принципе эти углы должны были бы сов-
падать. Однако во всех случаях, приведенных 
на рис. 13, значения угла 3min 2 ,cr    вычис-
ленные по формуле (7), меньше чем у значений 
угла 3 ,cr  рассчитанных по ММ. Основная 
причина этого заключается в том, что в форму-
лах, связывающих коэффициенты 2  и ,  
сжимаемость потока учтена приближенно (8) 
или не учтена (6). 

Расчеты характеристик, приведенные в таб-
лице, выполнены при условном числе Маха РК 
Mu = 0,70. При других значениях Mu  соотно-
шения углов 3cr  и 3min  могут различаться. 

Выводы 
1. Предлагаемые первичные расчеты рацио-

нальной ширины БЛД основаны на упрощаю-
щих допущениях. В приведенных примерах 
точного расчета Методом универсального мо-
делирования угла потока на выходе из РК пока-
зано, что рациональная ширина БЛД может 
быть больше, чем по первичному расчету. Так-
же очевидно, что принятое условие является 
необязательным для всех случаев. Например, в 
многоступенчатом компрессоре первая ступень 
может иметь коэффициент запаса по помпажу 
значительно меньше единицы, но никогда не 
будет работать на большом удалении от расчет-
ного режима из-за помпажа на последних сту-
пенях.  

2. Разработанный метод первичного проек-
тирования интегрирован в Метод универсаль-
ного моделирования и используется в проект-
ной практике для расчета и проектирования 
промышленных дозвуковых центробежных 
компрессоров. 
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