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Одним из  перспективных направлений в  холодильной технике является усовершенствование конструкции 
компрессоров, и создание отдельных элементов проточной части центробежных компрессоров для повыше-
ния их эффективности. Данная статья посвящена освещению результатов физического эксперимента конце-
вой хладоновой ступени с полуоткрытым осерадиальным рабочим колесом, имеющим лопатки с углом выхода 
90о. Межлопаточные каналы рабочего колеса спрофилированы так, что в относительном движении поворот 
потока в них минимален. В составе концевой ступени также исследовался лопаточный диффузор с лопатка-
ми крыловидной формы и переменным углом их установки от 5о до 23о. Представлены безразмерные харак-
теристики исследуемого рабочего колеса: коэффициента потерь, коэффициента мощности и коэффициента 
реактивности в широком диапазоне изменения коэффициента расхода. На основании полученных характе-
ристик можно сделать вывод, что для рассматриваемого рабочего колеса возможно получить выигрыш в КПД, 
но в определенном диапазоне расходов. Изменение числа Маха по окружной скорости мало влияет на данные 
характеристики. При малых углах установки лопаток диффузора для достижения максимальных значений кпд 
необходимо применять принудительную закрутку потока на входе в рабочее колесо в сторону вращения коле-
са. Закрутка потока на входе в колесо не влияет на коэффициент потерь выходных элементов ступени.

Ключевые слова: исследование, центробежная компрессорная ступень, рабочее колесо, диффузор, 
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The improvement of compressor design is one of the ma-
jor trends in the refrigerating engineering nowadays, de-
veloping parts of centrifugal compressor flow channel to 
improve their efficiency being one of them. The articles 
deals with the experimental results of the halocarbon 
compressor end stage with single shrouded axial-radial 
impeller. The outlet angle of the compressor impeller 
vanes is 90о. The profile shape of the impeller interblade 
channel is adjusted to minimize flow channel in relative 
motion. Vaned diffuser with the wing shaped blades is also 
analyzed as part of the compressor end stage. The angle 
of incidence of the blade is from 5о to 23о. The dimension-
less characteristics of the impeller in question (loss fac-
tor, power factor, reactivity coefficient) are shown. They 
allow us to draw a conclusion on performance gain for the 
impeller but for a particular range of discharge coefficient 
only. The changes in Mach number of the peripheral ve-
locity don’t make a significant impact on these factors. 
When the angles of incidence of the diffuser blades are 
small one should imply forced whirl at the impeller inlet in 
the direction of rotation. Whirl at the impeller inlet doesn’t 
affect the loss factor of the stage output element.

Keywords: analysis, centrifugal compressor stage, impel-
ler, diffuser, characteristics.

В  настоящее время многие работы посвящены пе-
реводу центробежных компрессорных машин на  озо-
нобезопасные рабочие вещества [1]. Очень интересное 
направление также связано с  исследованиями центро-
бежного компрессора в  составе теплового насоса [2], 
а  также математическим моделям центробежных комп-
рессоров [3], но мало уделяется внимания профилирова-
нию проточной части компрессоров.

Российские и зарубежные компании изготавливают 
холодильные центробежные компрессоры, но  именно 
их конструкции редко представляются на всеобщее об-
суждение [4, 5].

Систематические данные о  работе стационарных 
ступеней с осерадиальными колесами на фреонах в ли-
тературе практически отсутствуют.

В связи с этим, в Университете ИТМО на кафедре 
холодильных машин и  низкопотенциальной энергетики 
была разработана методика расчета рабочих колес, кото-
рая позволяет так спрофилировать межлопаточные кана-
лы, что в относительном движении поворот потока в них 
минимален. Это способствует лучшей организации его 
при движении в межлопаточном канале [6]. На основа-
нии данной методики было проведено эксперименталь-
ное исследование концевой хладоновой центробежной 
компрессорной ступени с полуоткрытым осерадиальным 
рабочим колесом. Исследование проведено в диапазоне 
изменения чисел Маха Mu = 0,81÷1,42 на реальном рабо-
чем веществе.

В качестве диффузора был использован лопаточный 
диффузор с  переменным углом установки лопаток α3 л 
от  5о до  23о. Лопатки диффузора крыловидной формы, 
профиль 5 %-ный. Угол установки лопаток изменялся че-
рез 3о [7].
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слоения зависимостей φ2u и  χ от  φ2r объясняется тем, 
что скорость течения в межлопаточных каналах иссле-
дованного колеса не достигает критических значений, 
то есть местные числа Маха Мu в каналах меньше 1,0.

Зависимость коэффициентов потерь ζ0–2 от  чис-
ла Маха Мu, представленная на рис. 3, выражена более 
ярко. Особенно это хорошо видно при больших и сред-
них значениях коэффициента расхода φ2r. Так, например, 
при Мu = 0,81÷1,02 минимум коэффициента потерь лежит 
в области значений φ2r = 0,36÷0,40 и близких к ζ0–2 min = 
0,57, при Мu = 1,22 коэффициент потерь достигает своего 
минимума при φ2r = 0,32÷0,35 и равняется 0,58. При даль-
нейшем увеличении чисел Мu минимальные значение ζ0–2 
продолжают расти при одновременном сдвиге в область 
меньших коэффициентов расхода: при Мu = 1,30 имеем 
ζ0–2 min = 0,59 для φ2r = 0,2÷0,29, а при Мu = 1,42 величина 
ζ0–2 min = 0,615 — для φ2r = 0,21÷0,22. Интересно отметить, 
что область значений ζ0–2 min с увеличением Мu уменьша-
ется. При дальнейшем уменьшении коэффициентов рас-
хода φ2r происходит резкий рост коэффициента ζ0–2, при-
чем зависимость от Мu практически отсутствует.

От коэффициента реактивности Ω0–2 (рис. 4) сущест
венно зависит к. п. д. ступени в целом, так как согласно 
зависимости

( )2 к            2 к                 0 2 01 0 5∆η = ζ − Ω + ϕ χ, ,

при одинаковых коэффициентах потерь неподвижных эле-
ментов колеса с большими коэффициентами реактивности 
меньше снижают к. п. д. ступени. Исследованное рабочее 
колесо во всем изученном диапазоне чисел Маха обладает 
довольно низким коэффициентом Ω0–2 = 0,56÷0,65. Мень-
шие значения Ω0–2 получены для режима работы ступени 
при Мu = 0,81, а большие — при Мu = 1,52. При уменьшении 
коэффициента расхода φ2r, диапазон изменения коэффици-

Рабочее колесо имело лопатки с углом выхода β2 л = 90о, 
диаметр колеса D2 = 0,305 м, количество лопаток — 18.

Были получены безразмерные характеристики ра-
бочего колеса: коэффициента потерь ζ0–2, коэффициента 
мощности χ и  коэффициента реактивности Ω0–2 в  ши-
роком диапазоне изменения коэффициента расхода φ2r 
от 0,05 до 0,41 [8].

Безразмерные зависимости φ2u, χ, ζ0–2 и Ω0–2 от коэф-
фициента расхода φ2r рабочего колеса, исследованного 
в составе центробежной компрессорной ступени с лопа-
точным диффузором, показаны на рис. 1–4.

Анализ приведенных зависимостей показывает, 
что полуоткрытое рабочее колесо мало чувствительно 
к изменению числа Мu. Из  графиков, представленных 
на рис. 1, 2, хорошо видно, что во всем исследованном 
диапазоне изменения значений Мu = 0,81÷1,52 теорети-
ческий коэффициент напора φ2u и коэффициент мощнос-
ти χ представляют собой одну линию для всей области 
коэффициентов расхода φ2r = 0,05÷0,41, не зависящую 
от Мu. Причем следует отметить, что  зависимость φ2u 
от φ2r имеет очень пологий характер. Отсутствие рас-

Рис. 3. Зависимость изменения ζ0–2 от φ2r при различных Мu

Рис. 2. Зависимость изменения χ от φ2r при различных Мu

Рис. 1. Зависимость изменения φ2u от φ2r при различных Мu
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Рис. 4. Зависимость изменения коэффициента реактивности рабочего колеса Ω0–2 от φ2r при различных Мu

Рис. 5. Зависимость изменения коэффициента ζ0–2 от угла 
атаки рабочего колеса

Рис. 8. Зависимость к. п. д. рабочего колеса η0–2 от φ2r при раз-
личных углах закрутки потока θл (1 — 60о, 2 — 45о; 3 — 30о;

4 — 15о; 5 — 0о; 6 — –15о) на входе в колесо для Мu = 1,02

Рис. 7. Зависимость изменения Мw0 от nкс рк для различных Мu

Рис. 6. Зависимость изменения коэффициента ζ0–2 от чисел 
Мw0 при различных значениях Мu

ента Ω0–2 сужается, влияние чисел Мu ослабевает при значе-
ниях φ2r ≤ 0,12, кривые сливаются в одну линию.

В настоящее время широко используются рекомен-
дации об  ограничении скорости потока перед лопаточ-
ной решеткой колеса в относительном движении [9, 10] 
значениями Мw0 = 0,8÷0,9. В связи с этим особый интерес 
представляет анализ влияния чисел Мw0 на характер из-
менения коэффициентов потерь ζ0–2.

На  рис. 5 показан характер изменения коэффици-
ента ζ0–2 в зависимости от угла атаки iрк рабочего колеса 
при постоянных значениях Мw0. Из графика хорошо видно, 
что при постоянном значении угла атаки iрк коэффициент 
потерь ζ0–2 монотонно возрастает при росте Мw0. Наимень-
шие значения коэффициентов потерь лежат в диапазоне из-
менения чисел Мw0 = 0,45÷0,70 при углах атаки iрк = –2 ± 2. 
При числах Мw0 более 0,7÷0,8 наблюдается интенсивный 
рост коэффициента потерь ζ0–2 тем более резкий, чем мень-
ше угол iрк. Увеличение угла атаки свыше iрк = 6о приводит 
к росту коэффициента при Мw0 — const, так при Мw0 = 0,5 
и iрк = 6о имеем ζ0–2 = 0,59, тогда как при iрк = 14о коэффици-
ент ζ0–2 достигает величины 0,88.

Следует отметить, что  величина Мw0, при  которой 
наступает резкий рост ζ0–2, для каждого угла атаки есть 
величина определенна, и  с  ростом значений iрк зависи-
мость ζ0–2 (Мw0) смещается в область меньших Мw0.

Анализ графика, представленного на рис. 6 показы-
вает, что величина Мu не является параметром, характе-
ризующим работу колеса. Режим работы колеса и потери 
в  межлопаточных каналах зависят от  двух параметров, 
например, от угла атаки iрк и числа Мw0.

Одной из пар параметров, определяющих режим ра-
боты колеса, является коэффициент косого среза рабоче-
го колеса nкс рк и число Мw0.
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Из графика, представленного на рис. 7, видно, что не-
смотря на  довольно высокие значения Мw0 = 0,65÷0,90, 
минимальные величины лежат в ограниченной области 
nкс рк = 1,00÷1,07, что хорошо согласуется с данными ра-
бот [11, 12].

Максимальное значение к. п. д. существенно зави-
сит от коэффициента расхода φ2r и от угла закрутки по-
тока θл (рис. 8). При больших коэффициентах φ2r закрут-
ка потока вызывает снижение максимального значения 
к. п. д. колеса. Уменьшение расхода приводит к  тому, 
что к. п. д. колеса достигает своих максимальных значе-
ний при положительных углах закрутки. При этом угол 
закрутки должен быть тем больше, чем меньше коэффи-
циент расхода φ2r. Отрицательная закрутка потока сни-
жает к. п. д. колес во всей области φ2r при небольшом 
(на 1–2 %) увеличении зоны работы ступени по произво-
дительности в области больших коэффициентов φ2r.

Из полученных зависимостей можно сделать вывод, 
что выигрыш к. п. д. рабочего колеса, обеспечиваемых 
принудительной закруткой потока на входе в колесо, за-
висит от того, в какой области расходов работает колесо.
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