
Введение
Проблема использования попутного нефтяного

газа (ПНГ) в России не нова. Об этом сейчас немало
говорят и пишут. Специфика добычи ПНГ заклю�
чается в том, что он является побочным продуктом
нефтедобычи.

Россия занимает ведущие позиции в мире по
объемам сжигания ПНГ. Сжигание ПНГ наносит
ущерб окружающей среде, вред здоровью населе�
ния, а также экономике страны – ценное химиче�
ское сырье и энергетический ресурс просто выбра�
сывается на ветер.

В настоящее время принято правительственное
решение о сроке доведения уровня использования
ПНГ до среднемировых, т. е. 95 % с 2012 г. (По�
становление Правительства РФ от 8 января
2009 г. № 7).

Компонентный состав ПНГ представляет собой
смесь различных газообразных и жидких углеводо�
родов. В этой связи появляется возможность рацио�
нального использования ПНГ. В частности, к путям
утилизации ПНГ можно отнести его использование
в качестве топлива газотурбинных установок.

Газотурбинные установки с малоразмерными
радиально�осевыми турбинами нашли широкое
применение в качестве автономных источников
электрической и тепловой энергии. Установки это�
го типа характеризуются минимальным количе�
ством ступеней, что определяет простоту кон�
струкции, компактность, надежность, умеренную
стоимость монтажа и технического обслуживания.
Типичными представителями этого семейства яв�
ляются установки OP16 компании «Opra Turbi�
nes» и KG�3 компании «Dresser�Rand» электриче�
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Актуальность работы обусловлена необходимостью совершенствования проточной части радиально/осевой турбины нового
поколения газотурбинных установок, применяемых в различных отраслях промышленности. Отдельной группой газотурбинных
установок малой мощности являются микротурбины электрической мощностью от 15 до 600 кВт, в качестве топлива использую/
щие попутный нефтяной газ.
Цель работы: при помощи модели Я.А. Сироткина осесимметричного вихревого течения невязкой сжимаемой жидкости в про/
точной части радиально/осевых турбомашин исследовать влияние степени радиальности на структуру потока газа в проточной
части радиально/осевой турбины c диаметром рабочего колеса 140 мм.
Методы исследования: метод Я.А. Сироткина для расчета осесимметричного вихревого течения невязкой сжимаемой жидко/
сти в проточной части радиально/осевых турбомашин.
Результаты. Изложены проблемы выбора степени радиальности радиально/осевой турбины газотурбинной установки малой
мощности. На основе метода неопределенных множителей Лагранжа спроектированы рабочие колеса радиально/осевой турби/
ны со степенью радиальности =0,47, =0,52, =0,57. Проведены расчетные исследования по влиянию степени радиальности
на характеристики радиально/осевой турбины. Представлены характеристики турбин по КПД и по мощности в стационарном
потоке, полученные на основе метода для расчета турбины на среднем радиусе. На основе этих характеристик показано, что с
уменьшением степени радиальности КПД турбины и мощность растут. Показано влияние степени радиальности на структуру по/
тока в проточной части радиально/осевой турбины. В результате расчета осесимметричного течения в рабочих колесах приве/
дены распределения меридианных скоростей в зависимости от длины нормали и распределение относительной скорости вдоль
линий меридианного обвода рабочих колес. На основе этих распределений определена зона обратных токов. Представлены ре/
зультаты расчета поверхностей токов. Граница отрывной зоны определена при условии ws=0. Во всех расчетных областях по/
грешность по скоростям ws составила менее 1 %. После расчета структуры потока по модели Я.А. Сироткина показано, что с уме/
ньшением степени радиальности, несмотря на высокий КПД, определенный по модели расчета на среднем радиусе, возрастает
зона обратных токов. Представлено экспериментальное и расчетное распределение абсолютных скоростей на выходе из рабо/
чего колеса турбины со степенью радиальности =0,57. Сравнение результатов расчета осесимметричного течения по методу
Я.А. Сироткина с результатами эксперимента показывает, что имеется незначительное расхождение экспериментальных и рас/
четных значений абсолютных скоростей в прикорневой и центральной областях потока.

Ключевые слова:
Степень радиальности, радиально/осевая турбина, коэффициент напора, проточная часть,
характеристики турбины, степень реактивности, линия тока, газотурбинная установка.



ской мощностью около 2000 кВт. Отдельной груп�
пой ГТУ малой мощности являются микротурби�
ны (microturbines) электрической мощностью от
15 до 600 кВт [1], в качестве топлива использую�
щие попутный нефтяной газ. Ключевыми особен�
ностями данных микротурбин являются прямой
привод высокооборотного генератора и регенера�
тивный цикл. Наиболее известны микротурбины,
производимые компанией «Capstone Turbine Cor�
poration».

Известно, что эффективность газотурбиной
установки определяется в том числе эффективно�
стью газовой турбины. Одним из основных геоме�
трических параметров, определяющих эффектив�
ность радиально�осевой турбины, является сте�
пень радиальности =R2cp/R1, где R2cp – средний ра�
диус рабочего колеса на выходе; R1 – радиус рабо�
чего колеса на входе. Степень радиальности рабо�
чего колеса оказывает существенное влияние на
качество структуры потока газа и пропускную спо�
собность турбины.

Анализ параметров, определенных на среднем
радиусе, показывает [2], что по мере уменьшения
значения параметра  наблюдается увеличение эф�
фективности рабочего колеса за счет возрастания
доли теоретической работы, производимой корио�
лисовыми силами. На практике при небольших раз�
мерах втулки рабочего колеса невозможно разме�
стить достаточное число лопаток для обеспечения
безотрывного течения газа, так как при этом проис�
ходит сильное загромождение проходного сечения.

В работе [3] проведены расчетные исследования
по влиянию степени радиальности на эффектив�
ность срабатывания нестационарного потока вы�
пускных газов в турбине, при этом использовалась
методика Центрального научно�исследовательско�
го дизельного института (ЦНИДИ). Показано, что
оптимальным вариантом по коэффициенту ис�
пользования располагаемой энергии импульса тu

и эффективной мощности турбины Nт является
турбина со степенью радиальности =0,52.

где Hт – мгновенное значение изоэнтропийного те�
плоперепада от полных параметров перед турби�
ной до статического давления за турбиной, Дж/кг;
Gт – мгновенные значения расхода выпускных га�
зов, кг/с; т – мгновенные значения эффективного
КПД турбины;  – время импульса.

В работах [4, 5] проводились эксперименталь�
ные исследования по определению влияния пара�
метра  на эффективность радиально�осевой тур�
бины. Различные значения параметра  получали
изменением диаметра втулки. Было установлено,
что снижение степени радиальности  с 0,627 до
0,513 приводит к возрастанию КПД турбины поч�
ти на 6 %.

Однако ни модель расчета турбины на среднем
радиусе, ни методика ЦНИДИ, ни эксперимент не
позволяют увидеть качественную картину течения
газа внутри межлопаточного канала турбины.

Анализ специализированных коммерческих
CFD�пакетов (Computational Fluid Dynamics), на�
пример таких, как ANSYS CFX [6–8], CFX�
TASCflow, FlowVision и др., позволяющих произво�
дить расчет структуры потока в проточной части
турбомашин, показал, что эти они являются хоро�
шим инструментом моделирования течений в про�
точных частях турбомашин, но недоступны в силу
своей дороговизны. К примеру, одно рабочее место
программного комплекса ANSYS CFX стоит
60000 долларов США (примерно 3900000 рублей)
по данным 2016 г. Стоимость одного рабочего места
пакета Flow Vision 2900000 рублей. Поэтому для
дальнейшего исследования останавливаемся на мо�
дели Я.А. Сироткина осесимметричного вихревого
течения невязкой сжимаемой жидкости в проточ�
ной части радиально�осевых турбомашин [9].

Целью настоящей работы является исследова�
ние влияния степени радиальности на структуру
потока газа в проточной части радиально�осевой
турбины энергетической газотурбинной установки
малой мощности при помощи модели Я.А. Сирот�
кина осесимметричного вихревого течения невяз�
кой сжимаемой жидкости в проточной части ради�
ально�осевых турбомашин.

Постановка задачи
В настоящей работе для оценки качества про�

точной части турбины использовалась математи�
ческая модель Я.А. Сироткина осесимметричного
вихревого течения невязкой сжимаемой жидко�
сти, предложенная в работе [9].

Осесимметричный вихревой поток невязкой
сжимаемой жидкости в радиально�осевых турбо�
машинах описывается следующей системой ура�
внений:
• уравнение движения в энергетической форме

Крокко

(1)

• уравнение неразрывности
(2)

• уравнение первого закона термодинамики

• уравнение состояния совершенного газа
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В уравнениях (1)–(4) приняты следующие обоз�
начения: w и c – относительная и абсолютная ско�

рость потока, м/с;  – оператор набла

qi, ei, Hi – криволинейная координата, ее единич�
ный вектор и коэффициент Ляме; h* – градиент
удельной полной энтальпии в относительном пото�
ке, м/с2; h – удельная энтальпия, Дж/кг; S – гра�
диент удельной энтропии, м2/(Кгс2);  – абсолютная
температура, К; F – массовая сила, Н; U – удель�
ная внутренняя энергия, Дж/кг; k – показатель
изоэнтропы; cp и cv – удельные теплоемкости при
постоянном давлении и объеме, Дж/(кгК); p – да�
вление, МПа;  – плотность, кг/м3; R – газовая по�
стоянная, Дж/(кгК); u – окружная скорость вра�
щения ротора, м/с;  – угловая скорость рабочего
колеса, с–1;  – коэффициент стеснения; r – рас�
стояние от оси вращения, м.

Автором работы [9] были приняты следующие
упрощающие допущения:
1. Поток установившийся, вихревой, причем за�

вихренность обусловлена наличием лопастей в
потоке (т. е. присоединенными и свободными
вихрями).

2. Жидкость сжимаемая и идеальная (невязкая и
нетеплопроводная), основной эффект вязкости
учитывается коэффициентом изоэнтропийно�
сти =exp[(S1–S)/R] (S1 – энтропия впереди ре�
шетки, S – текущая энтропия, R – газовая по�
стоянная), который считается заданной функ�
цией параметров потока и координат.

3. Изменение энтропии S поперек и вдоль линий
тока задается коэффициентом изоэнтропийно�
сти .

4. Изменение коэффициента изоэнтропийности 
задается квадратичной функцией вдоль линий
тока.

5. Гипотеза осевой симметрии потока.
Согласно гипотезе осевой симметрии потока

[10, 11], воздействие лопастей на поток заменяется
равномерно распределенными по окружности по�
лями: массовых сил F; коэффициентов стеснения
=1–/t ( – толщина лопасти в окружном напра�
влении, t – шаг решетки); углов средней межлопа�
точной поверхности тока  ' и  ' (рис. 1). Это позво�
ляет трехмерную задачу свести к осесимметрич�
ной.

В криволинейной естественной системе коорди�
нат n, , s рис. 1 (где s – линии тока в меридио�
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Рис. 1. Основные обозначения геометрических и газодинамических параметров осредненного осесимметричного потока в по/
луфиксированной сетке: а, б, в – соответственно, проекции на плоскости, перпендикулярные к осям , z и r

Fig 1. Key designations of geometrical and gas/dynamic parameters of averaged axial/symmetric stream in a semifixed grid: a, b, c
are the projections on a plane perpendicular to axes , z and r



нальной плоскости, n – ортогональные к ним кри�
вые,  совпадает с окружным направлением) ура�
внения (1) и (2) записываются в виде

(3)

(4)

(5)

Запишем проекции массовой силы F
6

и относи�
тельной скорости w6 на координатные оси с помо�
щью вектора 6 единичной внешней нормали к ме�
жлопаточной поверхности тока

(6)

Величины  и  определяются следующими со�
отношениями:

Если учесть, что соотношения

справедливы вдоль линии тока и что перед входом
в решетку h1

* и заторможенная плотность в относи�

тельном потоке *
w1 обычно задаются, а  является

заданной функцией параметров потока и коорди�
нат, получаем замкнутую систему из шести ура�
внений (3)–(6) для шести неизвестных wu, ws, , Fn,
Fu и Fs. Опуская преобразования, проведенные в
работе [9], запишем в окончательном виде систему
уравнений:

(7)

(8)

Метод решения. Решение рассматриваемой за�
дачи можно производить в фиксированной или в
полуфиксированной сетке [9], а также в нефикси�
рованной с использованием уравнений для кривиз�
ны.

Рассмотрим решение в полуфиксированной
сетке, в котором используется метод прямых [12]
для приведения уравнения (7) к обыкновенному
дифференциальному.

Согласно методу прямых проводится семейство
нормалей к выпуклой стенке канала (рис. 2).

Каждая прямая образует свой угол  ' с осью z,
и отсчет вдоль l обычно ведется от выпуклой стен�
ки канала:

где 0 – угол на внешней линии меридионального
обвода. Угол  определяется по следующей зависи�
мости
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Рис. 2. Расчетная схема к методу прямых

Fig. 2. Design diagram to the straight lines method

 



где

Для замены производных по ортогонали n, вхо�
дящих в систему уравнений (7) и (8), производны�
ми по l пользуются следующими зависимостями

(9)

(10)

В силу соотношений (9) и (10), уравнения (7)
принимают вид:

(11)

Уравнения неразрывности (8) в дифферен�
циальной форме заменяются эквивалентными им
уравнениями расхода, записанными в виде инте�
грала с переменным верхним пределом l=l(s,l) для
каждой нормали l:

(12)

Здесь l=l(s,li) – уравнение подлежащей опреде�
лению линии тока s в меридиональной плоскости,
li – текущая координата вдоль l.

Все частные производные по s в (11) аппрокси�
мируются центральными разностями; учитывая,
что шаг по s может быть неодинаковым, для вычи�
сления производных по s в i�м сечении на j�й линии
тока для любой гладкой функции f используются
формулы второго порядка точности [13]

где

После замены всех частных производных по s в
уравнении (11) получаем систему обыкновенных

дифференциальных уравнений, разрешенных от�
носительно первой производной по l, количество
которых равно числу нормалей к внешней линии
меридионального обвода. Для решения получен�
ной системы дифференциальные уравнения заме�
няются эквивалентными им интегральными ура�
внениями

(13)

Полученная система интегральных уравнений
(12), (13) с неизвестным переменным верхним пре�
делом l решается методом последовательных при�
ближений [14, 15]. Необходимая точность расче�
тов определяется выполнением условия: макси�
мум абсолютной величины меньше заданной точ�
ности

где  – номер приближения.
Расчет энтропии. Согласно работе [9], энтро�

пия вычисляется по уравнениям

где p*
w1 – давление торможения в относительном

движении на входе в рабочее колесо; h*
w1 – удельная

энтальпия торможения в относительном движе�
нии на входе в рабочее колесо; (n,s) – коэффици�
ент изоэнтропийности.

Если учитывать потери на трение и перемеши�
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случае изменение коэффициента изоэнтропийно�
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которая определяется из условий:
=1 и /s=0 при s=0, =t при s=s0,

где s0 – длина линии тока от сечения на входе в ре�
шетку до сечения на выходе из нее. Величина t

определяется следующей зависимостью:

где w2
– приведенная скорость;  – коэффициент

скорости; (w2
)  – газодинамическая функция да�

вления.
Для определения коэффициента скорости ис�

пользовались эмпирические зависимости для ко�
эффициента потерь кинетической энергии, приве�
денные в работе [16].

Предварительные исследования
В работе [17], используя метод неопределенных

множителей Лагранжа [18], были представлены
результаты проектирования трех турбин на расход
газа Gт=0,45 кг/с со следующими значениями сте�
пени радиальности: турбина № 1 – =0,47; турби�
на № 2 – =0,52; турбина № 3 – =0,57 (рис. 3).

Количество лопаток рабочего колеса для турби�
ны № 1 z2=10, для турбины № 2 z2=12, для турби�
ны № 3 z2=15. Угол выхода потока газа из напра�
вляющего аппарата был принят для всех ступеней
1=18°. Угол выхода потока газа из рабочего коле�
са был принят для всех ступеней 2=36°.

Для оценки эффективности спроектированных
проточных частей турбин, используя модель расче�
та на среднем радиусе в одномерном квазистацио�
нарном приближении, выполнен расчет характери�
стик турбины: КПД турбины т=f(H–т)  (рис. 4, а) и
эффективная мощность Nт=f(H

–
т) (рис. 4, б), где

2

2

( / )
,

( )
w

t
w

  


 


2

0

( , ) 1 [1 ( )] ,t
sn s n
s

 
 

     

Известия Томского политехнического университета. Инжиниринг георесурсов. 2017. Т. 328. № 5. 24–38
Пассар А.В., Тимошенко Д.В. Исследование влияния степени радиальности на структуру потока в проточной части ...

29

Рис. 3. Рабочие колеса радиально/осевой турбины, спроектированные с использованием метода неопределенных множите/
лей Лагранжа: а) турбина № 1 (=0,47); б) турбина № 2 (=0,52); в) турбина № 3 (=0,57)

Fig. 3. Driving wheels of a radial/axial turbine, designed with the use of uncertain multipliers agrange method: a) turbine № 1
(=0,47); b) turbine № 2 (=0,52); с) turbine № 3 (=0,57)

Рис. 4. Характеристики радиально/осевой турбины: а) изменение КПД турбины т; б) эффективная мощность Nт турбины: 1 –
турбина № 1; 2 – турбина № 2; 3 – турбина № 3

Fig. 4. Characteristics of the radial/axial turbine: а) change of efficiency of the turbine; b) effective power of the turbine: 1 is the tur/
bine № 1; 2 is the turbine № 2; 3 is the turbine № 3

 
/a                                                                  /b 

                       /a                                   /b                                      /c 



H
–

т – коэффициент напора газа. Проверка адекват�
ности предложенной модели осуществлялась пу�
тем сравнения характеристик, полученных экспе�
риментально, с расчетными характеристиками.
Расчет коэффициентов потерь энергии произво�
дился по зависимостям, предложенным в работе
[16].

Результаты расчета характеристик турбины
показали, что увеличение коэффициента напора
H
–

т приводит к следующему:
1) незначительно, но возрастает КПД турбины т

в области расчетного режима, причем для тур�
бины № 1 с =0,47 КПД выше, чем для турбин
№ 2 и № 3 с =0,52 и =0,57 (рис. 4, а);

2) эффективная мощность Nт возрастает больше
для турбины № 1 с =0,47, чем для турбин
№ 2 и 3 с большими значениями  (рис. 4, б).
Анализ характеристик турбины (рис. 4) свиде�

тельствует о том, что при уменьшении степени ра�
диальности  КПД турбины т и ее эффективная
мощность Nт растут.

Результаты расчетов
Для расчета потока в проточной части радиаль�

но�осевой турбины была составлена программа,
при этом использовался пакет прикладных про�
грамм MATLAB [19].

Рассмотрим некоторые результаты численных
расчетов газовой динамики осесимметричного
вихревого течения невязкой сжимаемой жидко�
сти, проведенных в рабочих колесах радиально�
осевой турбины. В расчетах задавались следующие
исходные данные, определенные в результате рас�
чета ступени по модели на среднем радиусе в одно�
мерном квазистационарном приближении. Эти ис�
ходные данные соответствуют расчетному режиму
на характеристике турбины, на рис. 4, а отмечены
точками.

Турбина № 1 (=0,47) – точка максимума
КПД; коэффициент напора H

–
т=2,13 КПД турбины

т=0,804; расход газов Gт=0,53 кг/с; давление тор�
можения на входе в ступень p0

*=0,215 МПа; давле�
ние на входе в рабочее колесо p1=0,1456 МПа; тем�
пература торможения на входе в ступень
Т0

*=750 K; температура на входе в рабочее колесо
Т1=688 K; степень реактивности =0,427; частота
вращения nтк=49 770 мин–1; решение было найде�
но за 13 итераций при коэффициенте релаксации
=0,5.

Турбина № 2 (=0,52) – точка максимума
КПД; коэффициент напора H

–
т=2,22; КПД турбины

т=0,791; расход газов Gт=0,488 кг/с; давление
торможения на входе в ступень p0

*=0,2 МПа; давле�
ние на входе в рабочее колесо p1=0,1381 МПа; тем�
пература торможения на входе в ступень
Т0

*=750 K; температура на входе в рабочее колесо
Т1=691 K; степень реактивности =0,3979; часто�
та вращения nтк=46 450 мин–1; решение было най�
дено за 34 итерации при коэффициенте релакса�
ции =0,5.

Турбина № 3 (=0,57) – точка максимума
КПД; коэффициент напора H

–
т=2,39; КПД турбины

т=0,78; расход газов Gт=0,5042 кг/с; давление
торможения на входе в ступень p0

*=0,205 МПа; да�
вление на входе в рабочее колесо p1=0,1394 МПа;
температура торможения на входе в ступень
Т0

*=750 K; температура на входе в рабочее колесо
Т1=688 K; степень реактивности =0,395; частота
вращения nтк=46 300 мин–1; решение было найде�
но за 16 итераций при коэффициенте релаксации
=0,5.

На рис. 5 тонкими линиями показаны линии
предварительного разбиения канала по принципу
равных кольцевых площадей, толстыми линия�
ми – линии тока, определенные в результате по�
следовательных приближений. Из этого видно, что
поверхности тока окончательного приближения
существенно отличаются от поверхностей тока ис�
ходного приближения. Во всех расчетных обла�
стях погрешность по скоростям ws составила менее
1 %; среднее время, затраченное процессором на
одну итерацию, составило 0,015–0,094 с. Расчеты
проводились на персональном компьютере с про�
цессором AMD Athlon 64X2 5600 + частотой ядра
2,8 ГГц, объем оперативной памяти 2048 Мб.

С увеличением кривизны канала линии тока
«поджимаются» к корпусу турбины, что хорошо
видно на рис. 5.

В области прямых l5, l6 и l7 линии тока поджаты
к корпусу турбины. В этих сечениях, как показали
результаты расчетов, получаются отрицательные
значения меридиональных скоростей: для турби�
ны со степенью радиальности =0,47 ws=–16, –24,
–21 м/с (рис. 6, а, б); для турбины со степенью ра�
диальности =0,52 ws=–4 м/с (рис. 7, а); для тур�
бины со степенью радиальности =0,57 отрица�
тельных скоростей нет. Это обстоятельство свиде�
тельствует об отрыве потока (обратный ток в иде�
альной жидкости). На рис. 5 зона обратных токов
заштрихована. Граница отрывной зоны определе�
на при условии ws=0. Следует отметить, что для
турбины со степенью радиальности =0,57 линии
тока плавней, чем для турбин со степенью ради�
альности =0,47 и =0,52.

Таким образом, с уменьшением степени ради�
альности возрастает отрывная зона (рис. 5), несмо�
тря на высокую мощность, полученную по модели
для расчета на среднем радиусе. На основании про�
веденных расчетов, предварительно рекомендуем
при проектировании принимать значения степени
радиальности =0,57, так как в рабочем колесе с
таким  нет зоны обратных токов (рис. 5). Возни�
кновение зоны обратных токов приводит к тому,
что нельзя обеспечить требуемый расход. Зона об�
ратных токов запирает проходное сечение турби�
ны.

В результате расчета осесимметричного тече�
ния в рабочих колесах были получены меридиан�
ные проекции скорости ws во всех узлах сетки рас�
четной области. На рис. 6–8 показано распределе�
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ние меридианных скоростей в зависимости от от�
носительной длины нормалей l

–
, где l

–
=li.тек/li.полн,

li.тек, li.полн – текущая и полная длина нормали соот�
ветственно; i – номер нормали.

Как видно, для всех расчетных областей с увели�
чением кривизны канала величина скорости в попе�
речных сечениях растет от внутреннего l

–
=1 к внешне�

му l
–
=0  обводу профиля. Перепад скорости ws=wsн–wsв
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Рис 5. Результаты расчета поверхностей тока

Fig. 5. Results of calculation of current surfaces

Рис 6. Распределение меридианных скоростей ws вдоль линий l, турбина № 1 =0,47: а) линии l1,…,l5; б) линии l6,…,l9

Fig. 6. Distribution of meridian speeds ws along lines l, the turbine № 1 =0,47: a) lines l1,…,l5; b) lines l6,…,l9

 



нарастает (wsн и wsв – скорости потока на внешнем и
внутреннем обводе профиля, соответственно): для
турбины со степенью радиальности =0,47 вплоть до
сечения l6, достигая своего максимального значения
ws=252 м/с (рис. 6, б); для турбины со степенью ра�
диальности =0,52 вплоть до сечения l5, достигая
своего максимального значения ws=223 м/с
(рис. 7, а); для турбины со степенью радиальности
=0,57 вплоть до сечения l7, достигая своего макси�
мального значения ws=196 м/с (рис. 8, б).

Таким образом, с уменьшением степени ради�
альности происходит нарастание перепада скоро�
сти ws.

В безлопаточном пространстве за рабочим коле�
сом линии l8 и l9 поток выравнивается, и скорость
практически не изменяется по длине l (рис. 6–8).

По данным, приведенным на рис. 6–8, были по�
лучены распределения полных (относительных)
скоростей w по обводам профиля (рис. 9). По оси

абсцисс отложено безразмерное расстояние
sw=sн/sн, sw=sв/sв – длина наружного и внутренне�
го обвода, отнесенная к общей длине наружного и
внутреннего обвода. По оси ординат отложена пол�
ная скорость w=ws/sin. Точками на кривых поме�
чены концы линий l. Для всех расчетных случаев
скорость по внешнему обводу меридианного про�
филя при увеличении sw возрастает. Исключение
составляет участок от 6 до 7 линии l для турбин
№ 1 и 2, где наблюдается падение скорости. На
участке от линии l4 до линии l6, для турбин № 1 и
2, возрастание скорости w происходит более интен�
сивно, чем на остальных участках.

Вдоль внутренней линии меридионального об�
вода падение скорости распространяется: для тур�
бины со степенью радиальности =0,47 на участок
от линии l1 до линии l6 (рис. 9, а); для турбины со
степенями радиальности =0,52, =0,57 на уча�
сток от линии l1 до линии l5 (рис. 9, б, в).
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а/a б/b
Рис. 7. Распределение меридианных скоростей ws вдоль линий l, турбина № 2 =0,52: а) линии l1,…,l5; б) линии l6,…,l9

Fig. 7. Distribution of meridian speeds ws along lines l, the turbine № 2 =0,52: a) lines l1,…,l5; b) lines l6,…,l9

Рис 8. Распределение меридианных скоростей ws вдоль линий l, турбина № 3 =0,57: а) линии l1,…,l5; б) линии l6,…,l9

Fig. 8. Distribution of meridian speeds ws along lines l, the turbine № 3 =0,57: a) lines l1,…,l5; b) lines l6,…,l9
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Сравнение результатов расчета 
с теоретикоjэкспериментальными 
исследованиями В.Т. Митрохина
Автор работы [18] проводил теоретико�экспе�

риментальные исследования турбин по типоразме�
ру, близкому к турбинам, результаты моделирова�
ния которых содержатся в настоящей статье. Сна�
чала по модели Я.А. Сироткина рассчитывалось
течение в проточной части турбин, затем проводи�
лось экспериментальное исследование.

В работе [18] при траверсировании поля на вы�
ходе из турбин были обнаружены зоны отрыва по�
тока. Начало зоны отрыва по радиусу располагает�
ся примерно в том месте, где начинается втулка ра�
бочего колеса. Зона отрыва определялась следую�
щим образом: на ее границе полное давление, из�
меряемое дистанционно управляемым насадком,
сравнивалось с измеряемым статическим давлени�
ем, а угол выхода потока был близок к 0 или 180°.
По изложенной методике нельзя точно измерить
расположение зоны отрыва потока. Особую труд�
ность при этом составляло определение угла пото�
ка, поскольку вблизи зоны отрыва поворот насад�
ка по углу в пределах ±10° не приводил к заметно�
му изменению показаний насадка, по которым он
устанавливался под заданный угол потока. Поэто�
му окончательное суждение о появлении зоны

отрыва регистрировалось тогда, когда сравнива�
лись полные и статические давления. Вблизи зоны
отрыва, когда производились отмеченные выше
повороты насадка в пределах ±10°, измеряемое
полное и статическое давления практически не из�
менялись.

Вычислив значения степени радиальности про�
точных частей рабочих колес, в исследованиях
В.Т. Митрохина (автор не исследовал влияние сте�
пени радиальности), определяем, что отрыв потока
возникал при степени радиальности =0,47 и
=0,5. Таким образом, мы подтвердили экспери�
ментальные исследования В.Т. Митрохина с помо�
щью численных расчетов.

Проверка адекватности модели
Для проверки адекватности предложенной ма�

тематической модели осесимметричного вихрево�
го течения невязкой сжимаемой жидкости в про�
точной части радиально�осевой турбины на кафе�
дре двигателей внутреннего сгорания Тихоокеан�
ского государственного университета выполнен
цикл экспериментальных исследований серии тур�
бокомпрессоров типа ТКР�14. Для этой цели соз�
дан стенд для продувки турбин турбокомпрессоров
типа ТКР�14. Стенд включает в себя: две воздухо�
дувки ТВ�42 (производительность 60 м3/мин, мощ�
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Рис. 9. Распределение относительной скорости w по обво/
дам меридианного профиля: а) турбина № 1 =0,47;
б) турбина № 2 =0,52; в) турбина № 3 =0,57; 1 –
по внешнему обводу; 2 – по внутреннему обводу

Fig. 9. Distribution of relative speed w along the contours of a
meridian structure: a) the turbine № 1 =0,47; b) the
turbine № 2 =0,52; c) the turbine № 3 =0,57; 1 – on
external contour; 2 – on internal contour



ность 55 кВт), соединенные последовательно для
получения необходимого напора перед турбиной;
систему смазки подшипников вала ротора; трубо�
проводы с регулировочными задвижками, позво�
ляющими устанавливать необходимый режим ра�
боты турбокомпрессора; измерительные приборы
для измерения давления, температуры и частоты
вращения ротора турбокомпрессора.

Параметры потока за ступенью турбины заме�
рялись следующим образом. Непосредственно за
рабочим колесом на расстоянии приблизительно
шага между рабочими лопатками (в сечениях l8 и l9

(рис. 5)) был установлен тарированный пятиточеч�
ный шаровой зонд с координатным устройством.
Он позволял измерять параметры потока в трех из�
мерениях. Зонд представляет собой шарик диаме�
тром 5 мм с пятью отверстиями диаметром 0,8 мм.
Одно отверстие центральное, четыре других распо�
ложены попарно в вертикальной и горизонтальной
плоскостях под углом 45° к центральной оси. На
координатном устройстве был предусмотрен но�
ниус, поэтому, кроме замера полного давления
p*

g2 за рабочим колесом, замерялся угол выхода по�
тока в абсолютном движении 2. В диапазоне изме�
нения чисел Маха М=0,2...1 точность измерения
углов выхода потока составляет ±1...2°. Скорость
потока определяется с погрешностью ±3 %.

Измеряемые величины на выходе из рабочего
колеса турбины (угол выхода потока 2, абсолют�
ная скорость с2) являются случайными величина�
ми. По этой причине они подчиняются какому�ли�
бо закону, характеризующему случайную величи�
ну. Для обработки экспериментальных данных по�
лей скоростей на выходе из рабочего колеса был
использован пакет прикладных программ Mathcad
[20]. Mathcad имеет богатый набор функций мате�
матической статистики, позволяющих вычислять

характеристики выборки данных (средние величи�
ны, дисперсию, коэффициенты корреляции и дру�
гие), плотности вероятности, функции вероятно�
сти, квантили вероятности для 17 различных ви�
дов распределения случайных величин.

В настоящей работе для оценки параметров вы�
борки данных и оценки видов распределения абсо�
лютной скорости с2 и углов выхода потока 2 ис�
пользовались следующие функции пакета
Mathcad:
• mean(x) – возвращает выборочное среднее зна�

чение элементов массива x;
• stdev(x) – возвращает среднеквадратическое

(или стандартное) отклонение (standard devia�
tion) элементов массива x;

• qt(P,k) – возвращает квантиль распределения по
Стьюденту. Здесь P – вероятность попадания чи�
сла внутрь доверительного интервала; k=n–1 –
число степеней свободы; n – объем выборки.
Доверительный интервал определялся исходя из

вероятности попадания числа внутрь интервала 96 %.
Отклонение от среднего арифметического опре�

делялось по следующей формуле:
di=qt(0,96,k)stdev(x).

Тогда верхняя и нижняя границы доверитель�
ного интервала будут равны

Vgr=mean (x)+di;
Ngr=mean (x)–di.

Результаты статистической обработки экспери�
ментальных полей абсолютной скорости на выходе
из турбины со степенью радиальности =0,57, за�
меренные в сечении l9 (рис. 5), сведены в таблицу.

Результаты расчета абсолютной скорости с2 за
рабочим колесом корректировались эксперимен�
тальными значениями углов 2, замеренными в се�
чениях l8 и l9 (рис. 5).
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Таблица. Результаты статистической обработки экспериментальных значений абсолютной скорости c2 (м/с) за рабочим коле/
сом турбины со степенью радиальности =0,57 при nтк=46300 мин–1, H–т=2,06

Table. Results of statistical processing of experimental values of absolute speed c2 (m/s) behind the driving wheel of the turbine
with the radiality degree =0,57 at nтк=46300 min–1, H–т=2,06 

Высота лопатки
Blade height

R (мм/mm)

22,7 27 32 37 42 47 52 57
Абсолютная скорость, c2, м/с Absolute speed, с2, m/s

Эксперимент/Experiment № 1 152,9 162,4 172,8 191,8 193,1 195,7 203,5 286,4

Эксперимент/Experiment № 2 151,9 163,1 177,3 187,6 197,9 206,6 214,4 279,3

Эксперимент/Experiment № 3 144,9 164,0 178,2 186,0 199,0 201,8 205,3 279,8

Эксперимент/Experiment № 4 149,3 167,9 171,7 180,9 202,1 198,9 203,2 281,2

Эксперимент/Experiment № 5 146,2 163,9 178,2 187,8 200,1 195,7 201,3 271,4

Эксперимент/Experiment № 6 151,8 157,2 171,8 187,3 191,0 194,8 206,7 278,9
Осредненное значение c2, м/с/Averaged value c2, m/s 149,5 163,0 175,0 186,9 197,2 198,9 205,7 279,5
Расчетная величина с2, м/с/Settlement size с2, m/s 145,2 159,3 176,3 191,0 203,1 214,9 226,3 237,6

Погрешность расчета, %/Error of calculation, % 2,8 2,2 –0,7 –2,2 –3 –8 –10 15
Верхняя граница доверительного интервала Vgr

Top border of confidential interval Vgr
156,1 169,9 181,5 193,9 205,7 208,0 214,9 289,1

Нижняя граница доверительногo интервала Ngr

Bottom border of confidential interval Ngr
142,9 156,1 168,5 179,9 188,7 189,8 196,5 269,9

Отклонение от среднего арифметического di

Deviation from an average arithmetic di
6,6 6,9 6,5 7 8,5 9,1 9,2 9,6



Сравнение результатов расчета осесимметрич�
ного течения по методу Я.А. Сироткина с результа�
тами эксперимента показывает, что имеется незна�
чительное расхождение экспериментальных и рас�
четных значений абсолютных скоростей c2 в цен�
тральной и прикорневой зоне потока от 0,7 до 3 %
(таблица, рис. 10).

Как показали результаты расчетов, наиболь�
шие расхождения в периферийной зоне потока от 8
до 15 %. Расчетные величины имеют заниженные
значения для абсолютной скорости и не лежат в
пределах доверительного интервала (таблица, рис.
10). Это можно объяснить тем, что метод не учиты�
вает влияние:
• зазора между рабочими лопатками и корпусом

турбины на периферийную структуру потока;
• вторичных течений на величину углов выхода

потока 2 в области за рабочим колесом.
В целом расчет можно признать удовлетвори�

тельным, так как расчетные значения абсолютных
скоростей в центральной и прикорневой области
лежат в пределах доверительного интервала.

Выводы
Результаты расчетных данных свидетельству�

ют о следующем:
1. В исследованном диапазоне параметров подтвер�

дилось положение о том, что степень радиально�
сти играет существенную роль в формировании

зоны отрывных течений и снижение параметров
эффективности турбины, так при изменении
степени радиальности от 0,47 до 0,57 произо�
шло снижение КПД турбины на 2,4 %.

2. С уменьшением степени радиальности от 0,57
до 0,47 возрастает отрывная зона и происходит
нарастание перепада скорости ws от 196 до
252 м/с, несмотря на высокий КПД и высокую
мощность, полученные при помощи модели для
расчета турбины на среднем радиусе

3. Применение модели осесимметричного вихре�
вого течения невязкой нетеплопроводной жид�
кости (несмотря на имеющиеся упрощающие
допущения) позволяет получить оптимальный
по минимуму потерь меридиональный контур
проточной части радиально�осевой турбины,
работающей в составе энергетической газотур�
бинной установки.

4. Полученная с использованием метода Я.А. Си�
роткина структура потока в проточной части
рабочего колеса дает возможность по кривизне
полученных линий тока и распределению отно�
сительных скоростей по высоте проточной ча�
сти определить отрывную зону.

5. По плавности изменения относительной скоро�
сти w вдоль линий тока можно определить на�
личие диффузорных участков и внести соответ�
ствующие коррективы в принятые геометриче�
ские параметры проточной части турбины.
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Рис. 10. Экспериментальное и расчетное распределение абсолютных скоростей на выходе из турбины c =0,57 при
nтк=46300 мин–1, H–т=2,06; 1 – по данным эксперимента; 2 – по методу Я.А. Сироткина после 16 приближений с коррек/
тировкой экспериментальными значениями углов 2 (коэффициент релаксации =0,15)

Fig. 10. Experimental and settlement distribution of absolute speeds at the output from the turbine at nтк=46300 min–1, H–т=2,06; 1 –
according to the experiment; 2 – on Ya.A. Sirotkin method with updating by experimental values of corners 2 (factor of rela/
xation = 0,15)
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The relevance of the work is caused by the necessity to improve a flow range of the radial/axial turbine of new generation of gas/turbine
plants, applied in various industries. Microturbines with electric capacity from 15 up to 600 kW, with oil gas as fuel, are the separate
group of low power gas/turbine plants.
The aim of the work is to investigate the influence of radiality degree on stream structure in the flow range of the radial/axial turbine
with 140 mm driving wheel by means of Ya.A. Sirotkin model of axissymmetry vortical current of nonviscous compressed liquid in the
flow range of radial/axial turbomachines.
Methods of research: Ya.A. Sirotkin method for calculation axissymmetry vortical current of nonviscous compressed liquid in the flow
range of radial/axial turbomachines.
Results. The paper introduces the issues of a choice of radiality degree of the radial/axial turbine of the low power gas/turbine plant.
Based on the method of Lagrange uncertain multipliers the authors have designed the driving wheels of the radial/axial turbine with ra/
diality degree =0,47, =0,52, =0,57. The analysis studies on the influence of radiality degree on characteristics of the radial/axial tur/
bine were carried out. The paper introduces the characteristics of turbines on the efficiency and on capacity in the stationary stream, ob/
tained on the basis of the method for calculating a turbine on average radius. Based on these characteristics it is shown, that the turbine
efficiency and capacity grow at reduction of radiality degree. The influence of radiality degree on the stream structure in the flow ran/
ge of the radial/axial turbine is shown. As a result of calculation of axissymmetry flow in driving wheels, the distributions of meridian
speeds depending on a normal length and distribution of relative speed along the lines of meridian contour of driving wheels are resul/
ted. The zone of return currents was determined on the basis of these distributions. The paper introduces the results of calculation of
current surfaces. The border of the return current zone is determined under condition of ws=0. In all computational regions the error in
the speeds ws was amounted less than 1 %. After calculation of the stream structure by the Ya.A. Sirotkin model it is shown, that redu/
cing the radiality degree the zone of return currents increases, despite of high efficiency determined by the model of calculation on ave/
rage radius. The paper introduces the experimental and design distribution of absolute speeds at the output of the turbine driving wheel
with the radiality degree =0,57. The comparison of the results of calculation of axissymmetry current by the method of Ya.А. Sirotkin
with the experimental results shows, that there is an insignificant divergence of the experimental and design values of the absolute spe/
eds in radical and central areas of the stream.

Key words:
Radiality degree, radial/axial turbine, pump head coefficient, flow range, turbine features, 
degree of reaction, current line, gas/turbine plant.
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