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РАЗРАБОТКА НОВОЙ ВЕРСИИ МАТЕМАТИЧЕСКОЙ МОДЕЛИ 
МЕТОДА УНИВЕРСАЛЬНОГО МОДЕЛИРОВАНИЯ 

ДЛЯ РАСЧЕТА ЦЕНТРОБЕЖНЫХ КОМПРЕССОРОВ

Ю. Б. Галеркин, А. А. Дроздов 

Санкт-Петербургский политехнический университет Петра Великого, 
Россия, 195251, г. Санкт-Петербург, ул. Политехническая, 29

В практике проектирования центробежных компрессоров широко используются различные 
инженерные методики. В их основе лежат результаты обобщения экспериментальных данных  
и положения газовой динамики. Математическая модель Метода универсального моделирова-
ния представляет собой набор уравнений, определяющих потери напора в элементах проточной 
части центробежной компрессорной ступени. При помощи Метода универсального моделиро-
вания были спроектированы десятки компрессоров мощностью до 32 МВт. Опыт примене-
ния программ позволил определить направления развития математической модели для новой,  
9-й версии. 
Для расчета осерадиальных рабочих колес применен квазитрехмерный подход, при котором 
параметры потока рассчитываются на 8-ми осесимметричных поверхностях тока. Разработана 
модель напорной характеристики, определяющая её через угол наклона и коэффициент теоре-
тического напора при нулевом расходе. Для расчета потерь в БЛД применена математическая 
модель, основанная на результатах и обобщении CFD-расчетов, что уменьшает количество эмпи-
рических коэффициентов. Произведена идентификация математической модели по результатам 
экспериментальных данных модельных ступеней. Точность расчета КПД достаточна для практи-
ческого применения инженерного метода.
   
Ключевые слова: центробежный компрессор, коэффициент напора, безлопаточный диффузор, 
условный коэффициент расхода, КПД, математическая модель, рабочее колесо.

Введение

В Санкт-Петербургском политехническом 
университете Петра Великого (СПбПУ) на про-
тяжении десятилетий проводились исследова-
ния компрессоров динамического действия, 
процессов и явлений, протекающих в них, раз-
рабатывались методы проектирования расчета, 
выполнялось газодинамическое проектирование 
центробежных компрессоров разного назначе-
ния [1]. В результате сформулирована концеп-
ция рационального газодинамического проекти-
рования и расчета центробежных компрессоров, 
создана математическая модель потерь напора  
в проточной части и пакет программ, получив-
ший название «Метод универсального моде-
лирования» (МУМ). В направлении создания 
инженерных методов расчета центробежных 
компрессоров работают российские и зарубеж-
ные организации [2–21], опыт которых учитыва-
ется при совершенствовании метода.

Программы Метода универсального модели-
рования широко применяются в практике расче-
та и конструирования центробежных компрессо-
ров и компрессорных ступеней и доказали свою 
высокую эффективность. Уже в 2000-х гг. с их 
помощью было создано новое поколение центро-
бежных нагнетателей и сменных проточных ча-
стей для газовой промышленности, получившее 
высокую оценку производителей и потребите-

лей. С учетом проектов, выполненных СПбПУ, 
сначала на кафедре КВХТ, а сейчас в лаборато-
рии «Газовая динамика турбомашин» в промыш-
ленности РФ и других стран работает почти 500 
центробежных компрессоров общей установлен-
ной мощностью более 5,5 млн кВт [22].

Основу математической модели МУМ состав-
ляет физическая модель течения газа в проточ-
ной части центробежной компрессорной ступе-
ни. Суммарные потери напора всей проточной 
части h

w
 определяются потерями напора на каж-

дом из рассматриваемых участков проточной 
части между контрольными сечениями (схема 
разделения проточной части на контрольные  
сечения представлена на рис. 1):

   

(1)

Описание математической модели представ-
лено в работах [24, 25]. В 4-й версии математи-
ческой модели для расчета ступеней на различ-
ные параметры необходимо было использовать 
индивидуальные наборы эмпирических коэф-
фициентов. В созданной далее 5-й версии [26]  
были внесены изменения в расчетный алго-
ритм, позволившие получить единый набор эм-
пирических коэффициентов для определения 
расчетного режима компрессорных ступеней.  
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Рис. 1. Контрольные сечения 
в центробежной компрессорной ступени 

промежуточного типа [23]
Fig. 1. Control cross sections 

of the centrifugal compressor stage [23]

 
 
В 6-й версии программы основные изменения 
коснулись расчета осерадиальных рабочих коле-
са [27] и ударных потерь, что позволило получить 
единый набор эмпирических коэффициентов для 
расчета характеристик центробежных ступеней 
разных типов и параметров. Седьмая версия 
программ была разработана специально для рас-
чета сверхзвуковых высоконапорных авиацион-
ных компрессоров, 8-я версия была разработана  
в тесном контакте с фирмой-изготовителем ком-
прессорного оборудования в рамках реализации 
научно-исследовательской, опытно-конструктор-
ской технологической работы.

Продолжающиеся в НИЛ «Газовая динамика 
турбомашин» исследования позволили накопить 
результаты, вылившиеся в создание 9-й версии 
Метода универсального моделирования. Основ-
ные особенности этой модели представлены 
ниже.

Применение квазитрехмерного подхода 
к расчету ОРК

Значительная неравномерность потока по 
высоте лопаток ОРК приводит к тому, что при-
менение одномерного подхода к расчету потерь  
в них дает погрешности. Смещение рассчитывае-
мой линии тока от средней линии ближе к пери-
ферии, предложенное в [27], не до конца решает 
эту проблему. Наиболее эффективным является 
применение квазитрехмерного подхода к расче-
ту потерь в лопаточных решетках ОРК.

Для этого в 9-й версии математической мо-
дели течение в лопаточной решетке разделяется 
на 8 линий тока (рис. 2), для каждой из которых 
рассчитываются ударные потери, потери трения 
на лопатках и потери смешения. Потери трения 
на ограничивающих поверхностях (на основном 
и покрывающем дисках) имеют место на 1-й и 
8-й линиях тока, потери смешения в случае, если 
ширина БЛД больше высоты лопаток ОРК на вы-
ходе ζ

смb3/b2
 также считаются в одномерной по-

становке.
На входе в лопаточную решетку предполага-

ется, что коэффициент расхода    одинаковый  
на каждой линии тока. Относительная скорость 
на входе в лопаточную решетку: 

                                                   (2)

где   — относительный диаметр линии тока  
в сечении 1.

Аналогично на каждой линии тока определя-
ется угол потока на входе и другие параметры. 
Далее расчетный алгоритм для каждой линии 
тока повторяет одномерный расчет из 8-й версии.

Показатель политропы процесса между сече-
ниями 1 и 2 рассчитывается исходя из суммы по-
терь на каждой линии тока: 

  (3)

где    — полная температура на входе в ступень; 
T

2
 — статическая температура на выходе из РК;   

ζ
тр  л  i 

— коэффициент потерь трения на лопат-
ках; ζ

см  i  
— коэффициент потерь смешения;     —  

безразмерная скорость в косом срезе межлопа-
точного канала РК; ζ

огр
 — коэффициент потерь 

трения на ограничивающих поверхностях; ζ
уд  i

 — 
коэффициент ударных потерь; Ψ

T
 — коэффици-

ент теоретического напора; β
пр
 — коэффициент  

протечек в лабиринтном уплотнении; β
тр

 —  
коэффициент дискового трения.

Рис. 2. Меридиональный вид ОРК и линии тока, 
на которых производится расчет

Fig. 2. The meridional view of the 3D impeller 
and the current line
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Моделирование перестройки потока 
на входе в рабочее колесо

Определение безударного режима обтекания 
лопаток рабочего колеса необходимо при рас-
чете газодинамических характеристик. На этом 
режиме направление критической струйки тока 
(струйки тока, попадающей на входную кромку 
лопатки) совпадает с входным углом лопаток РК. 
На направление критической струйки тока вли-
яет конечная толщина лопаток и разница давле-
ний на передней и задней поверхностях лопатки, 
создающая компонент скорости Δс

u1
, определяю-

щий перестройку потока (рис. 3). 
Для расчета входной индуктируемой вихрем 

закрутки потока в безразмерном виде в Мето-
де универсального моделирования используется 
формула [28]:

                                 (4)

где К
цд
 — коэффициент центра давления; β

л1
 — 

угол лопатки рабочего колеса на входе; z — чис-
ло лопаток рабочего колеса.

Результаты расчета по математической моде-
ли МУМ проверяются при помощи невязких ква-
зитрехмерных расчетов по программе 3ДМ.023. 
Исследования Проблемной лаборатории ком-
прессоростроения Ленинградского политехни-
ческого института [29] показали хорошее соот-
ветствие между измеренными и рассчитанными 
по программе 3ДМ.023 диаграммами скоростей. 
Сравнение безударных режимов по модели  
и невязкому квазитрехмерному потоку показало 
хорошее совпадение для высокорасходных сту-
пеней и серьезное расхождение порядка 26 %  
для малорасходных ступеней (математическая 
модель смещала безударный режим в сторону  
больших расходов). Эти результаты привели  
к необходимости пересмотра и корректировки 
модели расчета безударного режима. 

Схема на рис. 3 не вполне строго описывает 
взаимодействие потока с вихрем. Воздействие 
вихря на поток в более строгой постановке ил-
люстрирует рис. 4. 

На рис. 4 показано, что заменяющий воздей-
ствие лопатки вихрь, расположенный на радиусе  
r
цд  

, индуктирует составляющую скорости    ,  
перпендикулярную направлению от вихря до 
входной кромки. Это направление связано  
с формой лопатки, которая на стадии первичного 
проектирования неизвестна. 

При анализе вопроса приняты упрощающие 
допущения:

—   перпендикулярна направлению входного 
угла лопатки,

—   расстояние до входной кромки от центра 
давления равно разности радиусов, деленное на 
синус входного угла.

С учетом соотношений на рис. 4 при приня-
тых условиях:

     (5)

Вариант программы на основе формулы (5)  
не приблизил расчет безударного режима к рас-
чету по программе 3ДМ.023, однако новая схема 
более корректна, чем применяемая ранее. Для 
учета различий в форме и размерах лопаточных 
решеток в уравнение (5) введен эмпирический 
коэффициент X:

                               (6)

Для поиска зависимостей, определяющих 
величину эмпирического коэффициента были 
проанализированы расчеты двадцати ОРК  
с Ф

расч
 = 0,15–0,015; Ψ

T  расч 
= 0,5, двенадцати РРК  

с Ф
расч

 = 0,065–0,015; Ψ
T  расч 

= 0,5 с профилиро-
ванными и дуговыми лопатками, а также мало-
расходного рабочего колеса с увеличенным до 
Ψ

T  расч 
= 0,65 напором. Был проведен анализ зави-

симости величины эмпирического коэффициен-
та от относительного шага лопаточной решетки  

с учетом стеснения              , средней нагрузки  

на лопатке              , (где    — средняя ско-

Рис. 3. Изменение величины 
и направления критической струйки тока [28]
Fig. 3. Change in the magnitude and direction 

of the critical current stream [28]

Рис. 4. Схема воздействия заменяющего лопатку вихря 
на скорость критической струйки тока 

(режим безударного входа)
Fig. 4. Scheme of the impact of blade replacing the vortex 

on the critical current stream velosity (non-incidence mode)
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рость на задней поверхности лопатки;    —  
средняя скорость на передней поверхности ло-
патки), проходного сечения лопаток на входе с 

учетом стеснения                 

соотношения:
—   значения X для РРК с дуговыми лопатками 

не обнаруживают связи с рассмотренными па-
раметрами. Значения X лежат в достаточно уз-
ком диапазоне. Среднее значение для этого типа 
колес удовлетворяет точности, необходимой для 
первичного проектирования:

X = 1,37 = const.                  (7)

—   для ОРК получена аппроксимирующая 
формула в виде:

     (8)

—   для РРК с профилированными лопатками 
получено выражение:

     (9)

На рис. 5 представлена зависимость Ф
буММ

 /  
Ф

бу3  ДМ
 = f (Ф

бу3  ДМ
), где значения Ф

буММ
 рассчита-

ны при эмпирических коэффициентах по фор-
мулам (7–9). Средняя погрешность расчета ус-
ловного коэффициента расхода для 20 ступеней 
с ОРК составила 1,8 %, для семи ступеней с РРК  
с профилированными лопатками — 4,5 %, для 
ступеней с РРК с дуговыми лопатками — 1,6 %.

Математическая модель 
напорной характеристики 

центробежных компрессорных ступеней

Моделирование напорной характеристики 
является важным этапом расчета и проектиро-
вания центробежных компрессорных ступеней. 

При моделировании напорной характеристики 
по-прежнему актуальна предложенная основопо-
ложником отечественного центробежного ком-
прессоростроения В. Ф. Рисом [30] схематизация 
процесса передачи мощности:

Ψ
i  
= Ψ

T 
(1+β

тд
+β

пр
),              (10)

где Ψ
i
 — коэффициент внутреннего напора.

В прежних версиях математической модели 
воздействие лопатки на поток заменяется воз-
действием вихря с циркуляцией скорости на ло-
патке. Результирующая формула имеет вид:

                   (11)

где K
μ
 — эмпирический коэффициент, учиты-

вающий влияние вязкости; β
л 2
 — угол лопатки 

рабочего колеса на выходе;    — коэффициент 
расхода на выходе из РК с учетом стеснения.

Для второго параметра, позволяющего моде-
лировать напорную характеристику, коэффици-
ента напора при нулевом расходе Ψ

T0
 использу-

ется формула:

     (12)

где    — величина перестройки потока на  
выходе из РК.

Широкий диапазон варьирования эмпириче- 
ских коэффициентов K

μ
 и         создает опреде-

ленные сложности при расчете и проектировании 
новых компрессорных ступеней. Для решения 
этой проблемы были проведены исследования  
и предложена схема моделирования напорной 
характеристики через угол её наклона     , а для 

пç www −=∆
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111 sinsin лл
z

D
ta β⋅τ

π
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Рис. 5. Зависимость Ф
буММ

/Ф
бу3  ДМ  

=  f  (Ф
бу3  ДМ

) для ступеней с ОРК и РРК с дуговыми и профилированными лопатками 
при расчете эмпирического коэффициента X по формулам (7, 8, 9) 

Fig. 5. The dependence Ф
буММ

/Ф
бу3  ДМ  

=  f  (Ф
бу3  ДМ

) for the stages with 3D impellers and 2D impellers with arc 
and profiled blades. Empirical coefficient X calculated by the formulas (7, 8, 9)
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величины Ψ
T0
 — аппроксимирующая формула 

без использования эмпирического коэффициен-
та. Этапы работы в этом направление представ-
лены в работах [31, 32]. Полученные результаты 
имели практическое применение, но нуждались 
в доработке и корректировке.

На последнем этапе аппроксимации участво-
вали экспериментальные данные восьми модель-
ных ступеней семейства 20СЕ и одного компрес-
сора, имеющего загнутые вперед лопатки с углом 
выхода β

л 2  
=  104 °. Для модельных ступеней были 

рассмотрены и обобщены испытания при различ-
ных числах Маха (как показано в [33], условное  
число Маха не влияет на напорную характери-
стику Ψ

T  
=  f (ϕ

2
)), выброшены недостоверные дан-

ные. На величину коэффициента теоретическо-
го напора влияет характер запиловки выходной 
кромки лопатки [28]. Для проведения аппрокси-
мации были отобраны данные испытаний с ло-
патками, имеющими симметричную или тупую 
выходную кромки. При такой форме коэффици-
енты напора колес одинаковые.

Первоначально предполагалось, что форма 
средней линии лопаток РК (средняя линия обра-
зована дугой окружности или получена в резуль-
тате профилирования) влияет на вид напорной 
характеристики. Сравнение аппроксимирую-
щих уравнений показало, что такое разделение  
не нужно. Предлагаемые формулы применимы 
как для дуговых, так и для профилированных  
лопаток:

  (13)

где b
2
 — высота лопаток РК на выходе; b

1
 — вы-

сота лопаток РК на входе;   — относительный 

шаг лопаточной решетки РК.

Точность аппроксимации составляет 98,96 %. 
Сопоставление расчетных и экспериментальных 
данных представлено на рис. 6.

Для величины коэффициента теоретического 
напора при нулевом расходе получена формула:

  (14)

Точность аппроксимации составляет 88,62 %. 
Сопоставление расчетных и экспериментальных 
данных представлено на рис. 7.

Полученные формулы показали хорошую точ-
ность аппроксимации и получились более про-
стыми, чем представленные в работе [32].

 
Математическая модель 

потерь напора в БЛД

Математическая модель потерь в БЛД, приме-
няемая в 4–7 версиях МУМ [34, 28, 26], предпо-
лагает разделение диффузора на 20 участков по 
длине. Для каждого из них рассчитывается коэф-
фициент потерь участка, связанный с коэффици-
ентом силы трения соотношением, вытекающим 
из баланса потерянной мощности:

    (15)

где    — угол потока на участке БЛД;    —  
относительная скорость на входе в участок БЛД; 
     —  относительная  скорость  на  выходе  из 
участка БЛД; c

w
 — коэффициент силы сопротив-

ления;     — диаметр начала участка БЛД;     — 
диаметр конца участка БЛД.

Рис. 6. Сравнение рассчитанных по формуле (13) 
и экспериментальных данных угла наклона напорной характеристики

Fig. 6. Comparison of the calculated by formula (13) 
and experimental data of the inclination angle of the loading factor characteristics
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Применение приемов вычислительной газодина-
мики делает возможным не менее корректное, 
но более простое моделирование БЛД. В работах 
[35, 36] представлены результаты расчетов те-
чения и газодинамические характеристики без-
лопаточных диффузоров с относительной ши-
риной b/D

2
 = 0,014–0,100, с радиальной длиной 

D
4
/D

2
 до 2,0, в диапазоне углов потока на входе 

α
 2  
=  10–90 °. Критерии подобия (скоростной ко-

эффициент на входе в БЛД) менялись в преде-
лах λ

с 2 
= 0,23–0,82; Re

b2 
= 53 000–1 030 000. Со-

поставление с положениями теории показало 
закономерность протекания газодинамических 
характеристик, а с известными эксперимента- 
ми — хорошее совпадение по структуре потока. 

В работе [37] представлен процесс аппрокси-
мации коэффициента потерь БЛД и угла потока 

на выходе и полученные формулы математиче-
ской модели: 

     (16)

Достоинством новой модели является отсут-
ствие эмпирических коэффициентов, которые 
надо идентифицировать. Кроме того, рассчиты-
вается целиком диффузор, а не 20 его частей. 
Еще одно достоинство — исключение необходи-
мости итерационного решения уравнений. 

Новая математическая модель предоставляет 
возможность расчета отношения проходных пло-
щадей f

4 
/ f

2 
= D

4 
/ D

2 
× sin α

 4 
sin α

 2
, (где f

4
 — площадь 

проходного сечения на выходе из БЛД; f
2
 — пло-

щадь проходного сечения на входе в БЛД; α
 4
 — 

угол потока на выходе из БЛД; α
 2
 — угол потока 

на входе в БЛД), расчет параметров потока воз-
можен применением газодинамической функции 
плотности тока [38]. Преобразование приведен-
ных там уравнений применительно к решаемой 
задаче приводит к такому соотношению:    

     (17)

Уравнение (22) содержит одну неизвестную —  
коэффициент скорости λ

с 4
 на выходе из БЛД. 

Уравнение решается подбором.

Рис. 7. Сравнение рассчитанных по формуле (14) 
и экспериментальных данных коэффициента теоретического напора при нулевом расходе

Fig. 7. Comparison calculated by the formula (14) and the experimental data of the loading factor at zero flow rate

Рис. 8. Характеристики некоторых ступеней, 
участвовавших в идентификации 

математической модели
Fig. 8. Characteristics of some stages involved 
in the identification of a mathematical model
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Идентификация математической модели

Под идентификацией понимается подбор зна-
чений эмпирических коэффициентов, при кото-
рых рассчитанные характеристики модельных 
ступеней — участников идентификации макси-
мально возможно близки к экспериментально 
определенным КПД. В базе данных специально 
разработанной программы IDENT хранится ин-
формация о более чем двух сотнях испытаний 
модельных ступеней, размерах проточной части, 
условиях и результатах испытания. 

В идентификации участвовали результаты  
30 испытаний ступеней (из них 9 испытаний 
ступеней с ЛД, остальные с БЛД). Диапазон ос-
новных параметров модельных ступеней: Ф

расч 
=  

= 0,028–0,080; Ψ
Tрасч  

= 0,45–0,65;     =0,25–0,373; 
    = 1,428–1,615; М

и
 = 0,60–0,86; Re

u
 = 4,8 ∙ 106–

6,9 ∙ 106. Ступени перекрывают широкий диапа-
зон расходов и напоров (рис. 8). 

Процесс идентификации осуществлялся пу-
тем перебора значений эмпирических коэф-
фициентов с расчетом КПД и сравнением с 
экспериментально определенным значением. От-
бирались такие значения X(i), при которых сред-
няя погрешность расчета КПД минимальна [28]:

     (18)

В процессе идентификации важно также кон-
тролировать соотношения составляющих потерь 
в элементах проточной части и между различ-
ными элементами. Это необходимо для полу-
чения правильного, физически обоснованного 
распределения коэффициентов потерь по про-
точной части (потери в РК, диффузоре, выход-
ном устройстве). 

Перед началом идентификации для каждой из 
участвующих в идентификации ступеней необ-
ходимо добиться совпадения рассчитанной и экс-
периментальной напорных характеристик путем 
варьирования коэффициентов Ψ

T0
 и K

μ 
.

Первоначально определяются значения эм-
пирических коэффициентов, влияющих на ве-
личину потерь напора на всех режимах (потери 
трения на ограничивающих поверхностях и ло-
патках и т. д.). Идентификация этих эмпириче-
ских коэффициентов производится по экспери-
ментальным данным для точки характеристики  
с максимальным КПД. 

Производился поиск значений эмпирических 
коэффициентов, отвечающих за моделирование 
максимальной скорости на профиле лопатки 
РРК, учет влияния сжимаемости газа на потери, 
потери трения во всех элементах ступени, поте-
ри смешения в РК, а также учитывающие вли-
яние пространственного характера течения на 
потери напора в ЛД. 

Идентификация показала следующие резуль-
таты: средняя погрешность моделирования рас-
четного (максимального) КПД составила 0,93 %.

После исчерпания возможностей к улучше-
нию точности определения потерь на режиме 
с максимальным КПД была проведена иденти-
фикация эмпирических коэффициентов, отве-

чающих за ударные потери. Она производилась 
отдельно для правой и левой ветвей характери-
стики для коэффициентов, отвечающих за удар-
ные потери в РК и ЛД. Погрешность расчета по 
пяти точкам (за исключением точки наибольшего 
расхода) составила 1,36 % .

Заключение

Внесенные в 9-ю версию математической мо-
дели и соответствующие компьютерные програм-
мы изменения позволили повысить их быстро-
действие, точность расчета газодинамических 
характеристик центробежных компрессоров 
и компрессорных ступеней, упростить работу 
пользователя.

Полученная математическая модель по резуль- 
татам идентификации показала хорошую точ-
ность моделирования газодинамических характе-
ристик центробежных компрессорных ступеней 
(0,93 % — для расчетного режима и 1,36 % —  
для всей характеристики).
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NEW VERSION OF UNIVERSAL MODELING METHOD 
FOR CENTRIFUGAL COMPRESSORS CALCULATION DEVELOPMENT

Yu. B. Galerkin, A. A. Drozdov 

Peter the Great St. Petersburg Polytechnic University, 
Russia, Saint Petersburg, Polytechnicheskaya St., 29, 195251

Similarity theory principles are widely applied in gas dynamic design. But completely new solutions 
must be realized on a base of engineering approaches to predict performances. The math model of 
Universal modeling method is a sum of algebraic equations for calculation of head losses. Some Russian 
and foreign manufacturers realized several dozens of designed compressors with power up to 32 MW 
designed by Universal modeling method. The experience of programs application allowed to work 
out the directions of mathematical model development for the new, 9th version of Universal modeling 
method.
For 3D impellers calculation quasi-three-dimensional approach is used. The flow parameters are calculated 
on 8 blade-to blade surfaces. A new loading factor model was applied. It determines characteristic by 
the angle of inclination and the value of the loading factor at zero flow rate. A new losses model in  
a vaneless diffuser based on the results of CFD calculations generalization is used. The new model allowed 
more accurate calculation of narrow vaneless diffusers as compared to the previous model. Identification 
of the new mathematical model by the characteristics of model tests of centrifugal compressor stages is 
made. The efficiency calculation accuracy was sufficient for the engineering method.
   
Keywords: centrifugal compressor, loading factor, vaneless diffuser, flow rate coefficient, efficiency, 
mathematical model, impeller.
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