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ÂËÈßÍÈÅ ÓÃËÀ ÂÛÕÎÄÀ ÏÎÒÎÊÀ ÃÀÇÀ ÈÇ ÐÀÁÎ×ÅÃÎ ÊÎËÅÑÀ 
ÒÓÐÁÈÍÛ ÍÀ ÝÔÔÅÊÒÈÂÍÎÑÒÜ ÅÅ ÐÀÁÎÒÛ 
Â ÑÎÑÒÀÂÅ ÊÎÌÁÈÍÈÐÎÂÀÍÍÎÃÎ ÄÂÈÃÀÒÅËß

À.Â. Ïàññàð

Â ðàáîòå ðàññìîòðåíû âîïðîñû âûáîðà óãëà âûõîäà ïîòîêà ãàçà èç ðàáî÷åãî êî-
ëåñà öåíòðîñòðåìèòåëüíîé òóðáèíû ïðè åå ðàáîòå â ñîñòàâå êîìáèíèðîâàííîãî 
äâèãàòåëÿ. Äëÿ ýòîé öåëè ïðåäëàãàåòñÿ èñïîëüçîâàòü íîâûé ìåòîä ïðîåêòèðî-
âàíèÿ è ðàñ÷åòà òóðáèíû, ðàáîòàþùåé â ñîñòàâå êîìáèíèðîâàííîãî äâèãàòåëÿ. 
Ïðåäñòàâëåíû ðàáî÷èå êîëåñà öåíòðîñòðåìèòåëüíîé òóðáèíû, ñïðîåêòèðîâàííûå 
ñ ðàçíûìè óãëàìè âûõîäà ïîòîêà, à òàêæå õàðàêòåðèñòèêè òóðáèí ïðè ñòàöèîíàð-
íîì îáòåêàíèè è ïðè ðàáîòå â ñîñòàâå êîìáèíèðîâàííîãî äâèãàòåëÿ. Ðàñ÷åò õà-
ðàêòåðèñòèê òóðáèí ïðè ñòàöèîíàðíîì îáòåêàíèè ïîêàçàë, ÷òî óìåíüøåíèå óãëà 
âûõîäà ïîòîêà èç ðàáî÷åãî êîëåñà ïðèâîäèò ê âîçðàñòàíèþ ÊÏÄ è ýôôåêòèâíîé 
ìîùíîñòè òóðáèíû. Ðàñ÷åò õàðàêòåðèñòèê òóðáèíû â ñîñòàâå êîìáèíèðîâàííîãî 
äâèãàòåëÿ ïîêàçàë, ÷òî óìåíüøåíèå óãëà âûõîäà ïîòîêà èç ðàáî÷åãî êîëåñà ïðè-
âîäèò ê âîçðàñòàíèþ ÊÏÄ ñðàáàòûâàíèÿ èìïóëüñà è ýôôåêòèâíîé ìîùíîñòè òóð-
áèíû. Ñðàâíåíèå ðàñ÷åòíîãî èìïóëüñà äàâëåíèÿ ñ ýêñïåðèìåíòàëüíûì, à òàêæå 
ðàñ÷åòíîé õàðàêòåðèñòèêè òóðáèíû ñ ýêñïåðèìåíòàëüíîé ïîêàçûâàåò àäåêâàòíîñòü 
ïðèìåíÿåìîãî ìåòîäà. 

Êëþ÷åâûå ñëîâà: ýôôåêòèâíûé ÊÏÄ òóðáèíû, ÊÏÄ ñðàáàòûâàíèÿ èìïóëüñà, óãîë 
âûõîäà ïîòîêà èç ðàáî÷åãî êîëåñà, íîâûé ìåòîä ïðîåêòèðîâàíèÿ.

INFLUENCE OF THE ANGLE OF GAS FLOW OUTLET 
FROM AN IMPELLER ON TURBINE EFFICIENCY 
AS A PART OF A COMPOUND ENGINE
A.V. Passar
The paper deals with the choice of the angle of gas flow outlet from the impeller of a centripetal turbine when 
it is operated as part of a compound engine. For this purpose, a new approach of design and calculation of the 
turbine operating as a part of a compound engine is proposed to use. There are presented impellers of the cen-
tripetal turbine, designed with different angles of flow output, as well as the turbine characteristics in stationary 
flow and at operating as a part of a compound engine. The analysis of turbine characteristics in stationary flow 
shows that a decreasing the angle of flow outlet from the impeller leads to an increasing the efficiency and effec-
tive power of the turbine. The analysis of the turbine characteristics as a part of the compound engine shows that 
a decreasing the angle of flow outlet from the impeller leads to increasing the efficiency of the pulse response 
and the effective power of the turbine. The comparison of the calculated pressure pulse with the experimental 
one, as well as the calculated turbine characteristic with the experimental one shows the adequacy of the applied 
method. 

Keywords: efficiency of the turbine, the efficiency of the pulse response, the angle of flow output from the im-
peller, a new design method.
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Ââåäåíèå 
Импульсные турбины, работающие на не-

стационарном потоке отработавших газов 
дизеля, получили широкое распространение 
в турбокомпрессорах комбинированных двига-
телей. Вместе с тем многие вопросы их проек-
тирования и расчета изучены и разработаны не-
достаточно, что объясняется главным образом 
сложностью процессов, происходящих в турби-
не при периодически меняющихся начальных 
параметрах газа.

Хорошо известно, что геометрия проточ-
ной части турбины оказывает существен-
ное влияние не только на коэффициент по-
лезного действия (КПД) турбокомпрессора, 
но и на удельный эффективный расход топли-
ва комбинированного поршневого двигателя 
в целом. Это хорошо иллюстрируется рядом 
уже выполненных работ [1–5], показываю-
щих, что за счет изменения геометрии про-
точной части турбины можно добиться сниже-
ния удельного эффективного расхода топлива 
на 6–8 г/кВт·ч на номинальном режиме. Необ-
ходимо отметить, что и это не окончательный 
результат, так как в выполненных исследова-
ниях полученный эффект базируется на интуи-
тивном подходе при воздействии на геометрию 
проточной части турбины, что существенно 
зависит от опыта и навыков конструктора. 
Это связано, прежде всего, с тем, что в насто-
ящее время отсутствует хорошо отработанный 
метод профилирования проточной части тур-
бины на стадии проектирования.

В работах [6, 7] проведено исследова-
ние влияния угла выхода потока из рабочего 
колеса β2 на окружной КПД турбины. Показано, 
что с уменьшением угла β2 окружной КПД воз-
растает. При этом адиабатический КПД оста-
ется постоянным. Это говорит о том, что уве-
личение лопаточного КПД происходит за счет 
уменьшения потерь с выходной скоростью.

Следует отметить, что исследования вли-
яния угла вектора относительной скорости 
газа на выходе из рабочего колеса на эффек-
тивность работы турбины в составе комбини-
рованного двигателя до настоящего времени 
не проводились. 

Целью настоящей работы является исследо-
вание влияния угла выхода потока из рабочего 
колеса центростремительной турбины на эф-
фективность ее работы в составе комбиниро-
ванного двигателя на примере проектирования 
турбины ТКР-14С-27 двигателя 6 ЧН 18/22.

Ìåòîäû îöåíêè 
õàðàêòåðèñòèê òóðáîìàøèí
В процессе проектирования оценка газоди-

намических характеристик турбомашин осу-
ществляется тремя взаимно дополняющими ме-
тодами.

Первый метод основан на применении модели 
для расчета турбомашины по среднему радиусу 
меридионального сечения в одномерном ква-
зистационарном приближении [8–12]. Данная 
модель основана на использовании уравнения 
энергии, расхода газа и моментов количества 
движения. Для учета реальной картины течения 
газа эти уравнения дополняются эмпирическими 
зависимостями, позволяющими учесть потери 
в проточной части. В настоящее время суще-
ствует множество таких зависимостей для опре-
деления потерь. Поэтому успех применения 
данной модели зависит от правильного выбора 
этих зависимостей. Это, в свою очередь, требу-
ет проверки адекватности модели, т.е. сравнения 
с результатами эксперимента. 

Второй метод основан на применении про-
странственных моделей течения газа в турбо-
машинах. В настоящее время существует мно-
жество коммерческих пакетов программного 
обеспечения (ПО) [13–18], позволяющих про-
изводить расчет структуры потока в проточ-
ной части турбомашин. Основаны эти пакеты 
на численном решении осредненных по Рей-
нольдсу двумерных и трехмерных уравнений 
Навье – Стокса с использованием разнообраз-
ных моделей турбулентности.

Число ячеек, тип расчетной сетки, модель 
турбулентности и другие параметры суще-
ственно влияют на получаемые результаты. 
Выбор этих параметров зависит от исследова-
теля. Как правило, выбираются параметры, обе-
спечивающие наилучшее согласование с име-
ющимися результатами эксперимента. Таким 
образом, перед началом расчета необходимо 
иметь ответ, который, предположительно, по-
лучится в эксперименте.

Третий метод – экспериментальный. Метод 
обеспечивает достоверные исходные данные 
для проектирования турбин. Поэтому исследова-
ния моделей турбин на специальных стендах при-
обретают все большее распространение [19–23]. 
Однако экспериментальное исследование не по-
зволяет получить физической картины потока 
внутри межлопаточного канала вращающегося 
рабочего колеса. В то же время, это позволяют 
сделать пространственные модели течения.
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Íîâûé ìåòîä ïðîåêòèðîâàíèÿ
Следует отметить, что ни первый, ни второй, 

ни третий методы не позволяют проектировать 
проточную часть турбины, работающую в не-
стационарном потоке комбинированного двига-
теля. Поэтому в работах [24–26] был предложен 
новый метод проектирования и расчета про-
точной части турбины комбинированного дви-
гателя. Особенностью предложенного метода 
является то, что он позволяет учитывать вза-
имное влияние поршневого двигателя и турби-
ны на стадии проектирования проточной части 
турбины. 

Новый метод представлен в виде блок-схе-
мы на рис. 1:

Блок 1. На данном этапе решалась задача 
определения оптимальных геометрических раз-
меров турбин с применением модели расчета 
турбины на среднем радиусе в одномерном ква-
зистационарном приближении [6, 7]. В качестве 
метода оптимизации принят метод неопреде-
ленных множителей Лагранжа [6, 7]. На этом 
этапе производится оптимальное проектирова-
ние турбин, а также варьирование геометриче-
скими параметрами проточной части: углами 
выхода потока газа из соплового аппарата и ра-
бочего колеса; степенью радиальности; высо-
тами лопаток на входе и выходе из рабочего 

 а б в 
Рис. 2. Рабочие колеса турбины, спроектированные с использованием метода оптимизации: 

а – турбина № 1, β2 = 32; б – турбина № 2, β2 = 36; в – турбина № 3, β2 = 40

Рис. 1. Блок-схема нового метода 
проектирования проточной части турбины 

комбинированного двигателя 

колеса и т.д. Однако, в рамках данной работы 
углы выхода потока из соплового аппарата 
и степень радиальности приняты постоянными, 
а оптимальное проектирование турбины про-
изводится для различных углов выхода потока 
из рабочего колеса.
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Результаты расчета (рис. 2) показали следу-
ющее:

1. При проектировании турбины для одного 
и того же расхода газов, но для разных углов 
выхода потока из рабочего колеса, получаются 
одинаковые высоты лопаток l1 и l2.

2. С уменьшением угла выхода потока из ра-
бочего колеса β2 возрастает оптимальное число 
оборотов турбины nт опт: 

Номер турбины β2, град nт опт, мин
-1

№ 1 32○ 48700
№ 2 36○ 46700
№ 3 40○ 44600

Это можно объяснить следующим образом. 
С уменьшением угла выхода потока из рабоче-
го колеса уменьшается расходная составляю-
щая скорости газа w2r, а для обеспечения задан-
ного расхода газа ее необходимо поддерживать 
примерно на прежнем уровне, что и до умень-
шения угла (рис. 3). Для этого необходимо уве-
личивать относительную скорость на выходе 
из турбины w2 и окружную скорость u2, что со-
ответствует вышеуказанному числу оборотов 
турбины nт опт. На рис. 3 приведены треугольни-
ки скоростей на выходе из турбин на расчетном 
режиме.

Для сравнения на рис. 4 приведено рабочее 
колесо штатной турбины ТКР-14С-27.

Блок 2. На этом этапе определялась эффек-
тивность спроектированных турбин. С этой 
целью используется одномерная модель для 
расчета турбины [6, 7], выполняется расчет 
зависимостей: КПД турбины  1f H ò ò  
и эффективной мощности  2N f Hò ò , где 

2
1

2HH
u

 ò
ò  – коэффициент напора, Hт – мгновен-

ное значение изоэнтропийного теплоперепада 
от полных параметров перед турбиной до стати-
ческого давления за турбиной; u1 – окружная ско-
рость на входе в рабочее колесо. В этом случае 
используются уравнения энергии, неразрывно-
сти, моментов количества движения и адиабати-
ческого изменения состояния. Для определения 
потерь в элементах проточной части использова-
лись эмпирические зависимости [27]. 

Проверка адекватности предложенной 
модели осуществлялась путем сравнения зави-
симостей  1f H ò ò  и  2N f Hò ò , получен-
ных экспериментально, с расчетными зависи-
мостями.

На рис. 5, а, б приведены результаты срав-
нения характеристик, полученных расчетным 
путем, с экспериментальными характеристи-
ками штатной турбины турбокомпрессора 
ТКР-14С-27, полученными путем динамиче-
ской продувки стационарным потоком. Как по-

Рис. 4. Рабочее колесо штатной турбины ТКР-14С-27

Рис. 3. Треугольники скоростей 
на выходе из турбин: 

турбина № 1 – β2 =32; турбина № 2 – β2 = 36; 
турбина № 3 – β2 = 40
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казали результаты сравнения, погрешность 
расчета не превышает величины 2 %. Это сви-
детельствует об адекватном расчете потерь 
в элементах проточной части по эмпирическим 
зависимостям [27].

Графики на рис. 5 показывают, что:
1) В диапазоне изменения напора газа 

1,1 1,56H  ò  наиболее эффективной является 
турбина № 3 с углом выхода потока β2 = 40○.

2) В диапазоне изменения напора газа 
1,56 3,4H  ò  наиболее эффективной является 

турбина № 1 с углом выхода потока из рабочего 
колеса β2 = 32○.

Эффективная мощность турбин возрастает 
от турбины № 3 к турбине № 1 во всем диапазо-
не изменения напора.

Блок 3. На данном этапе проводится провер-
ка согласованности турбин с двигателем вну-
треннего сгорания и компрессором. Для этого 
используется замкнутая математическая модель 
комбинированного двигателя, которая позво-
ляет производить расчет импульса давлений 
в выпускном трубопроводе с учетом процессов 
в цилиндре двигателя, турбине и компрессоре, 
а также определить, с какой эффективностью 
этот импульс срабатывает в турбине. 

Замкнутая математическая модель комби-
нированного двигателя включает в себя: ма-
тематическую модель процессов в цилиндре 
двигателя, математическую модель процессов 
в выпускном трубопроводе, математическую 
модель процессов в агрегатах наддува.

Цилиндр двигателя. Для описания измене-
ния параметров газа в цилиндре дизеля исполь-
зованы уравнения первого закона термодинами-
ки для открытых систем, уравнение массового 
баланса и уравнение состояния.

Одним из сложных вопросов при расче-
те рабочего процесса дизеля остается вопрос 
описания процесса сгорания. В работе исполь-
зуется метод моделирования характеристик те-
пловыделения, предложенный В.А. Петровым 
и В.А. Алексеевым [28].

Для определения граничных условий у ци-
линдра используется модель эквивалентно-
го сопла с одномерным, квазистационарным 
и изоэнтропическим течением. Связь между 
параметрами газа в цилиндре и трубопроводе 
устанавливают: уравнения энергии, неразрыв-
ности и адиабатического изменения состояния, 
которые решаются совместно с уравнениями 
прямой и отраженной волн в граничных сече-
ниях. При этом принимается допущение о ра-
венстве давлений на участке «минимальное 
сечение – входное сечение» выпускного трубо-
провода. Отличие от реальной картины течения 
учитывается коэффициентом расхода канала, 
что позволяет учесть потери в клапанной щели 
и на участке восстановления давления.

Выпускной трубопровод. В основе модели-
рования рабочего процесса в выпускном тру-
бопроводе с постоянной площадью поперечно-
го сечения лежит решение смешанной задачи 
Коши. Рассматривается одномерное энергоизо-

     
 а б

Рис. 5. Зависимости характеристик штатной турбины турбокомпрессора ТКР-14С-27: 
а – КПД турбины от напора; б – эффективная мощность от напора; 1 – турбина № 1 β2 = 32; 

2 – турбина № 2 β2 = 36; 3 – турбина № 3 β2 = 40; 4 – расчетная зависимость для штатной турбины 
ТКР-14С-27; 5 – экспериментальная зависимость для ТКР-14С-27
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лированное течение квазивязкого газа. В каче-
стве модели среды принята модель идеального 
газа. С учетом принятых допущений движение 
газа описывается следующей системой диффе-
ренциальных уравнений неразрывности, движе-
ния и энергии:

 
0ww

t x x
  

   
  

, (1)

 

1 0
2

w ww w pw
t x x D

   
   

   
, (2)

 
0S Sw

t x
 

 
 

, (3) 

где p, T, ρ, w – соответственно давление, темпе-
ратура, плотность и скорость потока; S – удель-
ная энтропия; x, t – координата и время; λ – ко-
эффициент трения; D – диаметр трубопровода.

При выборе метода решения данной систе-
мы предпочтение было отдано методу характе-
ристик. При этом система дифференциальных 
уравнений гиперболического типа (1)–(3) пре-
образуется в систему обыкновенных диффе-
ренциальных уравнений, для решения которой 
разработаны достаточно эффективные методы. 
Для численного интегрирования полученной 
системы в работе используется метод Эйлера.

При построении численного решения в пло-
скости x, t использовалась фиксированная сетка, 
узловые точки которой заранее заданы в про-
странстве и времени. Расчет ведется по времен-
ным слоям. Параметры потока на следующем 
временном слое в каждом сечении трубопро-
вода определяются по их известным значениям 
на предыдущем временном слое.

При установлении граничных условий у тур-
бины принималось во внимание, что поставлен-
ная цель исследования требует оценки эффек-
тивности использования импульса в турбине, 
определения ее мощности и КПД. В работе ис-
пользуется следующий тип граничных условий – 
модель эквивалентного сопла для описания всей 
турбины, пропускная способность которого 
определялась через расчет параметров турбины. 
Течение через сопло принималось одномерным 
и изоэнтропическим, что позволило использо-
вать для участка «трубопровод – выходное се-
чение сопла» уравнения неразрывности, энергии 
и адиабатического изменения состояния. В каче-
стве дополнительных использовались уравнения 
прямой и отраженной волн в граничном сечении 
на выходе из трубопровода. Система уравне-

ний решалась методом Ньютона одновременно 
с расчетом параметров турбины.

Турбина. Для расчета характеристик турби-
ны используется метод аналогичный методу, 
используемому на предыдущем этапе. 

Компрессор. Расчет характеристик центро-
бежного компрессора сводится к определе-
нию параметров газа в характерных элементах 
проточной части при заданной их геометрии. 
Рассматривается одномерное установившееся 
течение на среднем радиусе меридионального 
сечения. Это позволяет использовать уравнения 
неразрывности, энергии и политропного измене-
ния состояния. Для учета реальной картины те-
чения эти уравнения дополнены эмпирическими 
зависимостями, позволяющими учесть потери 
в элементах проточной части и неоднородность 
потока в поперечных сечениях каналов.

Коэффициент мощности на произволь-
ном режиме работы определялся по уравне-
нию, предложенному С.А. Левковичем [29]. 
Для определения потерь в рабочем колесе, диф-
фузоре и улитке использовались зависимости, 
представленные в работe [30].

Представленная математическая модель 
комбинированного двигателя позволяет 
на стадии проектирования турбины учитывать 
взаимное влияние двигателя, турбины и ком-
прессора, а также определять число оборотов 
ротора турбокомпрессора из баланса мощности 
турбины и компрессора.

Результаты расчета импульса давлений 
по углу поворота коленчатого вала представле-
ны на рис. 6. Расчет проводился для номиналь-
ного режима работы двигателя 6 ЧН 18/22.

В четырехтактном двигателе с газотурбин-
ным наддувом существует возможность за-
метного повышения качества процессов газо-
обмена и снижения тепловой напряженности 
деталей цилиндропоршневой группы и орга-
нов газораспределения за счет организации 
продувки цилиндра. Продувка происходит 
в период перекрытия фаз газораспределения 
при наличии положительного перепада давле-
ний между впускным и выпускным трубопро-
водами. В этом случае свежий заряд поступает 
в цилиндр, интенсивно вытесняя отработавшие 
газы и омывая нагретые поверхности поршня, 
днища крышки цилиндра и т.д. По этой причи-
не для двигателей с газотурбинным наддувом 
продолжительность перекрытия фаз увеличи-
вают до 80–140 поворота коленчатого вала 
(у двигателей без наддува перекрытие обычно 
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не превышает 30–40). У исследуемого двига-
теля 6ЧН 18/22 перекрытие фаз газораспределе-
ния составляет 105. 

Оценить эффективность продувки ци-
линдров можно по условной располагаемой 
продолжительности продувки ∆φ – периоду 
в градусах поворота коленчатого вала, в тече-
ние которого перепад давлений положителен, 
и по величине перепада давлений на продувку 
∆p. Также следует учитывать характер изме-
нения кривой давления в выпускном трубо-
проводе – степень пологости, образование от-
раженных волн. Последнее нежелательно, так 
как вызывает ухудшение продувки и напол-
нения, увеличение удельного расхода топлива 
[31]. Чем положе кривая давления, тем большая 
располагаемая продолжительность продувки 
может быть использована при выборе реальной 
величины перекрытия фаз газораспределения.

С точки зрения газообмена и продувки цилин-
дра при уменьшении угла выхода потока из рабо-
чего колеса происходит следующее (рис. 6):

1. Давление в выпускном трубопроводе воз-
растает незначительно.

2. Располагаемая продолжительность про-
дувки цилиндров ∆φ остается практически неиз-
менной. Она значительно ниже, чем у штатной 
турбины, но если учесть, что у исследуемого 
двигателя перекрытие фаз газораспределения 
составляет 105, то ∆φ = 138 хватает для про-
дувки цилиндра данного двигателя с запасом.

3. Перепад давлений на продувку ∆p остает-
ся тоже практически неизменным и значитель-
но превосходит перепад давлений со штатной 
турбиной.

4. Из сравнения экспериментального и рас-
четного импульса давлений на входе штатную 
турбину ТКР-14С-27 видно, что они достаточно 
хорошо совпадают между собой.

Программа замкнутого математического мо-
делирования комбинированного двигателя по-
зволяет определить число оборотов ротора тур-
бокомпрессора из баланса мощности турбины 
и компрессора. 

Рис. 6. Изменения расчетного и экспериментального давлений на входе в турбину 
по углу поворота коленвала и расчетное давление наддува рb: 

1 – турбина № 1 β2 = 32; 2 – турбина № 2 β2 = 36; 3 – турбина № 3 β2 = 40; 
4 – штатная турбина ТКР-14С-27, расчет; 5 – штатная турбина, эксперимент
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Результаты моделирования рабочего про-
цесса показывают, что значения оборотов, 
определенные при расчете импульса давле-
ний, не совпадают с оптимальными числами 
оборотов, определенными на первом этапе, – 
они значительно меньше. Это объясняется ус-
ловиями совместной работы турбины и ком-
прессора.

Найденные числа оборотов и гипотеза ква-
зистационарности позволяют применить од-
номерную математическую модель расчета 
турбины для определения эффективности сра-
батывания импульса давлений в турбине. Эта 
эффективность оценивается через КПД сраба-
тывания импульса:

 

0

0

H G d

H G d





 
 



ò ò ò

òè

ò ò

,  (4)

где Hт – мгновенное значение изоэнтропийно-
го теплоперепада от полных параметров перед 
турбиной до статического давления за турби-
ной, Дж/кг; Gт – мгновенные значения расхода 
выпускных газов, кг/с; ηт – мгновенные значе-
ния эффективного КПД турбины; τ – время им-
пульса.

На рис. 7, а представлены КПД турбин 
в функции угла поворота коленчатого вала, 
определенные с помощью одномерной модели 

№ турбины турбина № 1 турбина № 2 турбина № 3 Штатная турбина ТКР-14С-27 
nтк, мин

-1 40130 39500 39000 34400

а

б
Рис. 7. Изменение расчетного КПД турбин по углу поворота коленвала (а) 

и расчетного расхода газа через турбину (б): 
1 – турбина № 1 β2 = 32; 2 – турбина № 2 β2 = 36; 3 – турбина № 3 β2 = 40; 4 – штатная турбина ТКР-14С-27
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расчета. Графики показывают, что КПД турбин 
возрастает от турбины № 3 к турбине № 1 
и КПД опытных турбин выше КПД штатной 
турбины ТКР-14С-27.

Также с помощью одномерной математиче-
ской модели расчета определялось изменение 
расхода газа через турбины в функции угла 
поворота коленчатого вала (рис. 7, б). Соглас-
но графику с изменением угла выхода потока 
из рабочего колеса, расход газа через турбины 
№ 1 и № 3 практически не меняется.

В диапазоне изменения угла поворота 
коленчатого вала 590–700○ расход газа через 
турбины № 1 и № 3 существенно превы-
шает расход газа через штатную турбину 
ТКР-14С-27. 

Результаты расчета КПД срабатывания им-
пульса приведены ниже.

№ 
турбины № 1 № 2 № 3

штатная 
турбина 

ТКР-14С-27 
ηтu 0,667 0,661 0,652 0,61

Данные свидетельствуют, что КПД сраба-
тывания импульса возрастает от турбины № 3 
к турбине № 1. На рис. 8 приведены изменения 
эффективной мощности турбин по углу поворо-
та коленчатого вала, определенные с помощью 
одномерной модели расчета. Из рисунка видно, 
что уменьшение угла выхода потока из рабоче-
го колеса приводит к незначительному возрас-
танию эффективной мощности. Эффективная 
мощность, развиваемая турбинами № 1 и № 3, 
существенно превышает эффективную мощ-
ность штатной турбины ТКР-14С-27.

Àíàëèç ðåçóëüòàòîâ è âûâîäû 
Результаты расчетных и экспериментальных 

данных свидетельствуют о следующем:
1. Уменьше ние угла выхода потока из рабо-

чего колеса от 40° до 32° не привело к умень-
шению располагаемой продолжительности про-
дувки ∆φ. Для турбин № 1 и № 3 ∆φ = 138-139, 
это ниже, чем у штатной турбины на 16–17. 
Если учесть, что у исследуемого двигателя пе-
рекрытие фаз газораспределения составляет 
105, то ∆φ = 138 хватает для продувки цилин-
дра данного двигателя с запасом.

2. Перепад давлений на продувку ∆p остается 
тоже практически неизменным и значительно пре-
восходит перепад давлений со штатной турбиной.

3. Проверка адекватности одномерной модели 
для расчета турбины, выполненная путем срав-
нения расчетных характеристик штатной турби-
ны с экспериментальными характеристиками, 
полученными путем динамической продувки, 
показала, что погрешность расчета не превыша-
ет 2 %. Это свидетельствует об адекватном рас-
чете потерь в проточной части по принятым эм-
пирическим зависимостям.

4. В ходе проверки адекватности расчета 
импульса давлений, выполненной путем срав-
нения экспериментального и расчетного им-
пульсов давлений на входе в штатную турбину 
ТКР-14С-27 двигателя 6 ЧН 18/22 установлено, 
что импульсы хорошо совпадают между собой.

5. Проведенные расчетные исследования по-
зволяют сделать выбор в пользу турбины № 1. 
Данная турбина характеризуются высоким 
КПД срабатывания импульса (ηтu = 0,667), раз-
вивает наибольшую эффективную мощность 
и обеспечивает наибольший расход газа.

Рис. 8. Изменение эффективной мощности турбин по углу поворота коленвала: 
1 – турбина № 1 β2 = 32; 2 – турбина № 2 β2 = 36; 3 – турбина № 3 β2 = 40; 4 – штатная турбина ТКР-14С-27
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Çàêëþ÷åíèå
Для достижения цели, поставленной 

в данной работе, был решен ряд задач:
1) выполнен проектный расчет турбины 

ТКР-14 двигателя 6 ЧН 18/22 для различных 
углов выхода потока из рабочего колеса и по-
строены проточные части;

2) сделан расчет характеристик турбин c 
использованием модели для расчета турбины 
по среднему радиусу и проверена адекватность 
их расчета;

3) произведен расчет импульсов давлений 
на входе в турбины с использованием замкну-
той модели комбинированного двигателя и про-
верена адекватность их расчета. Определена 
эффективность работы турбины в составе ком-
бинированного двигателя;

4) на основе выполненного расчета выбрана оп-
тимальная геометрия проточной части турбины.

Применение нового метода проектирования 
и расчета турбины комбинированного двигате-
ля позволяет оценить принятые геометрические 
параметры проточной части турбины при работе 
в составе комбинированного двигателя.

На основании вышеизложенного целесо-
образно рекомендовать новую технологию про-
ектирования и расчета проточной части турбины 
комбинированного двигателя к применению ин-
женерам и исследователям в области двигате-
лестроения для оценки геометрических параме-
тров проточной части турбины.
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