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Введение
В настоящее время можно констатировать, что

газотурбинный наддув дизелей нашел повсеме�
стное применение в комбинированных двигателях
внутреннего сгорания. Однако использование над�
дувочного агрегата – турбокомпрессора в поршне�
вых двигателях – породило ряд проблем. Одна из
главных – проектирование проточных частей тур�
бины, работающей в специфических нестационар�
ных условиях. Следует отметить, что теория тур�
бомашин хорошо разработана только лишь для
стационарного обтекания лопаток и не приспосо�
блена для турбин комбинированных двигателей
внутреннего сгорания.

Также хорошо известно, что проточная часть
турбины оказывает существенное влияние не толь�
ко на систему наддува, но и на эффективность ком�
бинированного поршневого двигателя в целом.
Причем по степени влияния на эффективность пор�
шневых двигателей газотурбинный наддув оказы�
вает самое существенное влияние по сравнению с
другими системами двигателей. Это хорошо иллю�

стрируются рядом уже выполненных работ [1–6],
показывающих, что за счет изменения геометрии
проточной части турбины можно добиться сниже�
ния удельного эффективного расхода топлива на
6–8 г/кВт·ч на номинальном режиме. Необходимо
отметить, что и это далеко не окончательный ре�
зультат, так как в выполненных исследованиях по�
лученный эффект базируется на интуитивном под�
ходе при воздействии на геометрию проточной ча�
сти турбины. Такой подход, как известно, узаконен
среди специалистов в области двигателей внутрен�
него сгорания. Это связано, прежде всего, с тем, что
в настоящее время отсутствует хорошо отработан�
ный метод профилирования проточной части тур�
бины на стадии проектирования.

Основываясь на анализе существующих мето�
дов расчета турбин, в работах [7, 8] был предложен
комплексный метод к проектированию проточной
части радиально�осевой турбины, работающей в
условиях нестационарного потока.

В настоящей работе будет представлен техноло�
гический процесс проектирования проточной ча�

УДК 621.43

ЧИСЛЕННАЯ РЕАЛИЗАЦИЯ КОМПЛЕКСНОГО МЕТОДА РАСЧЕТА 
НА ПРИМЕРЕ ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ ТУРБИНЫ ТУРБОКОМПРЕССОРА ТКР]11

Пассар Андрей Владимирович,
канд. техн. наук, ст. научн. сотр. лаборатории «Численные методы 

математической физики» Вычислительного центра ДВО РАН, Россия,
680000, г. Хабаровск, ул. Ким Ю Чена, 65. E"mail: passar_av@mail.ru

Тимошенко Денис Владимирович,
канд. техн. наук, доцент каф. «Двигатели внутреннего сгорания» 

Тихоокеанского государственного университета, Россия, 680035, 
г. Хабаровск, ул. Тихоокеанская, 136. E"mail: kafdvs@rambler.ru

Актуальность работы обусловлена необходимостью совершенствовать проточную часть турбины турбокомпрессора комбини"
рованного двигателя внутреннего сгорания.
Цель работы: объединить все положительные стороны существующих математических моделей и методов расчета и проекти"
рования; проектировать комплексно радиально"осевую турбину, работающую в условиях нестационарного потока импульсной
системы наддува комбинированного двигателя внутреннего сгорания.
Методы исследования: метод расчета турбины на среднем радиусе, оптимизационный алгоритм метода неопределенных мно"
жителей Лагранжа, метод Н. Мидзумати, метод характеристик, метод Центрального научно"исследовательского дизельного ин"
ститута.
Результаты. Представлена численная реализация комплексного метода расчета на примере проточной части радиально"осевой
турбины турбокомпрессора ТКР"11, работающего в составе комбинированного двигателя. Приведено сравнение турбин, спроек"
тированных с помощью метода неопределенных множителей Лагранжа, с турбинами, спроектированными с помощью метода
Н. Мидзумати. Представлены характеристики турбин в стационарном потоке. На основе этих характеристик показано, что тур"
бины, в основу проектирования которых положен метод Н. Мидзумати, несколько эффективнее турбин, спроектированных с по"
мощью метода множителей Лагранжа, но уступают последним по эффективной мощности. Приведены характеристики турбин в
нестационарном потоке комбинированного двигателя. На основе этих характеристик показано, что турбины, спроектированные
с помощью метода Н. Мидзумати, эффективнее турбин, спроектированных с помощью метода множителей Лагранжа. При ра"
боте в составе комбинированного двигателя турбины, спроектированные с помощью метода Н. Мидзумати, уступают по эффек"
тивной мощности турбинам, спроектированным с помощью метода неопределенных множителей Лагранжа. В результате чи"
сленной реализации комплексного метода расчета получен геометрический аналог проточной части турбины турбокомпрессора
ТКР"11, который при работе в составе комбинированного двигателя позволит эффективно использовать нестационарный поток
со стороны поршневой части и тем самым снизить удельный расход топлива.

Ключевые слова:
Комплексный метод расчета, степень радиальности, степень реактивности, коэффициент напора, характеристики турбины,
проточная часть, радиально"осевая турбина.



сти турбины турбокомпрессора ТКР�11 для форси�
рованного дизеля 6 ЧН 12/14. Двигатель оборудо�
ван двухтрубной импульсной системой наддува и
двухзаходной турбиной. Схема системы предста�
влена на рис. 1. Подобные системы широко ис�
пользуются в практике отечественного конструи�
рования для 6�ти и 12�ти цилиндровых V�образ�
ных дизелей со средним эффективным давлением
pme=0,9–1,7 МПа (для V�образных дизелей при
условии установки отдельных турбокомпрессоров
для каждого ряда цилиндров). Это судовые, ста�
ционарные и тепловозные средне� и высокооборот�
ные дизели 6 ЧН 12/14, 6 ЧН 18/22, 12 ЧН 18/20,
6 ЧН 21/21, ЧН 36/45; автомобильные дизели
6 ЧН 13/14, 12 ЧН 13/14 и ряд других.

Рис. 1. Схема системы наддува двигателя 6 ЧН 12/14

Fig. 1. Diagram of 6 ChN 12/14 engine pressurization system

Изменение конструкции и геометрии импульс�
ной выпускной системы, а именно места располо�
жения турбокомпрессора, длин и диаметров трубо�
проводов, в пределах определенных опытом созда�
ния данных систем не приводит к значительным
принципиальным изменениям газодинамических
процессов в выпускных трубопроводах и рабочего
процесса двигателя в целом. Характер изменения
давлений в различных участках выпускных трубо�
проводов четырехтактных двигателей практиче�
ски одинаков. Наблюдается некоторый фазовый
сдвиг, определяемый скоростью распространения
слабых возмущений в потоке газа. Ряд экспери�
ментальных исследований это подтверждает.

Исследования по совершенствованию кон�
струкции двухтрубной импульсной системы над�
дува дизеля 6 ЧН 18/22 (pme до 1,7 МПа,
n=1000 мин–1, турбокомпрессор расположен на
торце двигателя) [9] показали следующее. Измене�
ние объемов короткого и длинного трубопроводов в
пределах конструктивных возможностей (прибли�
зительно в 2 раза) сопровождается изменением
расхода воздуха всего на 1–1,5 % и температуры
газов у турбины до 3 %, при практически постоян�
ном среднем индикаторном давлении.

В работе [10] исследовался разгон дизеля 6 ЧН
24/27 (pme=1,32 МПа, n=1000 мин–1) с двухтрубны�
ми импульсными системами различной конструк�
ции: турбокомпрессор в середине двигателя (два
одинаковых трубопровода объемом по 0,023 м2),
турбокомпрессор на торце двигателя (трубопрово�
ды разной длины объемом 0,023 и 0,032 м2). Си�
стема меньшего объема обеспечила снижение дли�
тельности всего на 3 с (с 22 до 19 с).

В монографии [11] выполнен анализ экспери�
ментальных исследований газодинамических про�
цессов в выпускных системах четырехтактных ди�

зелей и сделан вывод об отсутствии в выпускных
коллекторах скачков уплотнений и ударных волн,
могущих быть причиной значительных колебаний
давления в различных частях выпускного тракта.

Исследования системы наддува дизеля 8 ЧН
18/22 (pme=0,84 МПа, n=750 мин–1, система имеет
четыре выпускных трубопровода, турбокомпрес�
сор расположен на торце двигателя) [9] хорошо де�
монстрируют особенности изменения давления в
различных участках выпускного трубопровода.
В зоне выпускного клапана и на входе в турбину
максимальные давления в импульсах составляют
0,2 МПа, минимальные 0,13 МПа и 0,11 МПа со�
ответственно. Формы импульсов давлений практи�
чески одинаковы, между импульсами наблюдает�
ся сдвиг порядка 340–360 градусов угла поворота
коленчатого вала.

Судовые и стационарные дизельные двигатели
с наддувом характеризуются повышенными значе�
ниями коэффициента избытка воздуха на всех ре�
жимах (1,8–2,3 на номинальном и близком к нему
режимах). Поэтому при работе на дизельном то�
пливе толщина отложений в проточной части тур�
бины невелика и между ревизиями турбокомпрес�
сора достигает 0,1–0,15 мм на рабочих и до 0,3 мм
на сопловых лопатках [12], что практически не
влияет на пропускную способность. При работе ди�
зеля на тяжелом топливе, несоблюдении правил
эксплуатации, значительных износах поршневой
части, подшипников и уплотнений турбокомпрес�
сора толщина отложений может резко возрастать.
Но в представленной статье рассматривается тех�
нология проектирования проточной части, что не
предполагает учета всех особенностей реальной эк�
сплуатации двигателя.

Следует оговориться, что здесь не рассматрива�
ется этап – оценка проектного решения на базе
расчета осесимметричного вихревого потока не�
вязкой сжимаемой жидкости в проточной части
радиально�осевой турбины (метод Я.А. Сироткина
[13–15]). На данном этапе есть особенности, кото�
рые целесообразно представить в последующих ра�
ботах.

Постановка задачи
Предложенный комплексный метод к проекти�

рованию проточной части радиально�осевой турби�
ны комбинированного двигателя состоит из четы�
рех этапов.

На первом этапе производится проектирова�
ние проточных частей радиально�осевой турбины с
различными геометрическими параметрами.

Второй этап заключается в определении эф�
фективности проточных частей турбин, спроекти�
рованных на первом этапе. С этой целью, исполь�
зуя модель расчета ступени на среднем радиусе в
одномерном квазистационарном приближении
[16–18], выполняется расчет характеристик тур�
бины: КПД турбины т=f(H–т)и эффективная мощ�
ность  Nт=f(H–т), где H–т – коэффициент напора. Про�
верка адекватности предложенной модели осу�
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ществлялась путем сравнения заводских характе�
ристик, полученных экспериментально, с расчет�
ными характеристиками [8]. Расчет коэффициен�
тов потерь энергии производился по зависимо�
стям, предложенным в работе [19].

Третий этап заключается в расчете импульсов
давлений p0

*=f() и температур T0
*=f() на входе в

турбину с геометрическими параметрами, опреде�
ленными на первом и втором этапах. Для реализа�
ции третьего этапа используется смешанная зада�
ча Коши для выпускной системы комбинирован�
ного двигателя с использованием метода характе�
ристик.

Четвертый этап включает в себя решение во�
проса об оценке эффективности срабатывания вы�
пускных газов в турбине. В основу программы рас�
чета на этом этапе положен метод расчета турбины
в импульсном потоке, широко распространенный
среди специалистов как метод Центрального науч�
но�исследовательского дизельного института
[20, 21], либо метод расчета турбины на среднем
радиусе. В качестве исходной информации на этом
этапе используются диаграммы изменения давле�
ния и температуры выпускных газов перед турби�
ной, полученные расчетным путем на предыдущем
этапе. Выполнив расчет различных конструктив�
ных вариантов турбины, определяем максималь�
ное значение коэффициента использования им�
пульса тu, максимальное значение мощности тур�
бины Hт и соответствующие этим значениям про�
точные части турбины.

Коэффициент использования в турбине распо�
лагаемой энергии пульсирующего потока газов
определяется по формуле

(1)

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.

Мгновенные значения эффективной мощности
турбины определяются по формуле

(2)

Дальнейшие расчетные исследования проводи�
лись в соответствии с содержанием этапов ком�
плексного метода.

Во многих задачах на разыскание наибольших
и наименьших значений функции вопрос сводится
к разысканию максимумов и минимумов функции
от нескольких переменных, которые не являются
независимыми, а связаны друг с другом некоторы�
ми добавочными условиями (например, они дол�
жны удовлетворять данным уравнениям). Такие

задачи позволяет выполнить метод множителей
Лагранжа [22–25].

При выборе геометрии проточной части турби�
ны необходим подбор оптимальных параметров:
степени реактивности , относительной окружной
скорости u–1=u1/cад и параметра m=(u2/w2) cos, ха�
рактеризующего элементы треугольника скоро�
стей на выходе из турбины. Для решения этой за�
дачи в работах [22–25] предлагается использовать
метод множителей Лагранжа.

При выборе оптимальных параметров исполь�
зуется функция Лагранжа в следующем виде:

где  – неопределенный множитель; u – окруж�
ной КПД ступени; f (u–1,,m)  – уравнение связи па�
раметров u–1,  и m.

Условиями максимума являются

Из условий максимума определяются опти�
мальные параметры:

(3)

(4)

(5)

Результаты
Результаты реализации первого этапа. По�

скольку на данном этапе проведения расчетов гео�
метрия проточной части неизвестна, определить
потери работоспособности газа не представляется
возможным. Поэтому предварительно были при�
няты следующие значения коэффициентов скоро�
сти: в направляющем аппарате =0,95; в рабочем
колесе =0,9.

Для исходных значений 1=18°; 2=36°; =0,52;
=0,95; =0,9 по уравнениям (3)–(5) получаем:
mопт=1,085; u–1=0,648; опт=0,315.

Для найденных оптимальных значений пара�
метров с использованием модели расчета ступени
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на среднем радиусе в обратной постановке были
рассчитаны высоты лопаток на входе l1 и выходе
из рабочего колеса l2. Высоты лопаток были опре�
делены на расход газа Gт.расч=0,25 кг/с и степени
расширения газов т.расч=1,509 – турбина № 1;
т.расч=1,698 – турбина № 2; т.расч=1,887 – турбина
№ 3; т.расч=2,075 – турбина № 4.

По результатам проведенного расчета постро�
ена проточная часть рабочего колеса и определена
длина средней линии профиля. Далее, используя
модель расчета ступени на среднем радиусе в пря�
мой постановке, уточнены коэффициенты скоро�
сти и расход рабочего тела. Теперь с новыми коэф�
фициентами скорости по формулам (3)–(5) уточня�
ем параметры: mопт; u–1; опт. Далее, используя мо�
дель расчета ступени на среднем радиусе в обрат�
ной постановке, вновь рассчитаны высоты лопаток
на входе l1 и выходе из рабочего колеса l2. По ре�
зультатам проведенного расчета построена проточ�
ная часть рабочего колеса рис. 2.

Рис. 2. Рабочие колеса турбины ТКР"11, спроектированные с
использованием метода неопределенных множите"
лей Лагранжа: а) турбина № 1, nтк=51041 мин–1;
б) турбина № 2, nтк=58279 мин–1; в) турбина № 3,
nтк=64289 мин–1; г) турбина № 4, nтк=69302 мин–1

Fig. 2. TKR"11 turbine wheels designed using Lagrange multipli"
er method: а) turbine № 1, nтк=51041 min–1; б) turbine
№ 2, nтк=58279 min–1; в) turbine № 3, nтк=64289 min–1;
г) turbine № 4, nтк=69302 min–1

Рабочий процесс в турбине с прямыми радиаль�
ными лопатками описывается посредством уравне�
ний момента количества движения, расхода и
энергии в сопловом аппарате и рабочем колесе.

Необходимо отметить, что значительную долю
потерь в проточной части турбины составляют
отрывные потери на входе в рабочее колесо, свя�

занные с углом атаки, а также потери с выходной
скоростью. Для минимизации этих потерь в про�
ектном расчете Н. Мидзумати [26] принял прямоу�
гольные планы скоростей на входе и выходе из тур�
бины. Если преобразовать вышеперечисленные
уравнения с учетом прямоугольных планов скоро�
стей, то можно получить уравнения для расчета
геометрических параметров турбины [27]. Исполь�
зуя эти уравнения, был выполнен проектный рас�
чет ступени радиально�осевой турбины турбоком�
прессора ТКР�11.

Высота лопатки соплового аппарата определя�
ется по формуле

(6)

где – характеристическая величина

расхода газов; – отношение давлений в

сопловом аппарате; 1 – поправочный коэффици�
ент на толщину лопаток;  – коэффициент скоро�
сти; R1 – радиус рабочего колеса, определяемый
типоразмером турбины; k – показатель адиабаты;
a0 – скорость звука на входе в турбину.

Радиус на выходе из рабочего колеса определя�
ется по формуле

(7)

где 1 – коэффициент относительной скорости на
входе в рабочее колесо w1=w1t1; w1t – теоретиче�
ская скорость на входе в рабочее колесо; 2 – коэф�
фициент скорости в рабочем колесе w2=w2t2; w2t –
теоретическая скорость на выходе из рабочего ко�
леса;

– отношение давлений в ступени;

– окружная скорость на входе в рабочее колесо.
Радиус втулки рабочего колеса
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Используя уравнения (6)–(9), были спроектиро�
ваны рабочие колеса на расход газа Gт.расч=0,25 кг/с
и степени расширения газов т.расч=1,509 – турбина
№ 1М; т.расч=1,698 – турбина № 2М; т.расч=1,887 –
турбина № 3М; т.расч=2,075 – турбина № 4М. Ре�
зультаты расчета представлены на рис. 3.

Рис. 3. Рабочие колеса турбины ТКР"11, спроектированные с
использованием метода Н. Мидзумати: а) турбина
№ 1М, nтк=48169 мин–1; б) турбина № 2М,
nтк=54236 мин–1; в) турбина № 3М, nтк=59009 мин–1;
г) турбина № 4М, nтк=62921 мин–1

Fig. 3. TKR"11 turbine wheels designed using N. Midzumati
method: а) turbine № 1М, nтк=48169 min–1; б) turbine
№ 2М, nтк=54236 min–1; в) turbine № 3М,
nтк=59009 min–1; г) turbine № 4М, nтк=62921 min–1

Результаты реализации второго этапа. При
реализации второго этапа получены результаты
расчета характеристик турбины, которые показа�
ли следующее.

Для расчетных значений степени расширения
газов т.расч=1,509 (рис. 4, а, б).
1) Во всем диапазоне изменения коэффициента

напора H–т турбина № 1 эффективнее турбины
№ 1М (рис. 4, а).

2) Во всем диапазоне изменения коэффициента
напора H–т эффективная мощность турбин Nт

возрастает. Мощность турбины № 1 превышает
мощность турбины № 1М (рис. 4, б).
Для расчетных значений степени расширения

газов т.расч=1,698 (рис. 5, а, б).
1) Во всем диапазоне изменения коэффициента

напора H–т турбина № 2 и турбина № 2М разви�
вают примерно равный КПД т (рис. 5, а).

2) Во всем диапазоне изменения коэффициента
напора H–т эффективная мощность турбин Nт

возрастает. Мощность турбины № 2 превышает
мощность турбины № 2М (рис. 5, б).
Для расчетных значений степени расширения

газов т.расч=1,887 (рис. 6, а, б).
1) Во всем диапазоне изменения коэффициента

напора H–т турбина № 3М эффективнее турбины
№ 3 (рис. 6, а).

2) Во всем диапазоне изменения коэффициента
напора H–т эффективная мощность турбин Nт

возрастает. Мощность турбины № 3 превышает
мощность турбины № 3М (рис. 6, б).
Для расчетных значений степени расширения

газов т.расч=2,075 (рис. 7, а, б).
1) Во всем диапазоне изменения коэффициента

напора H–т турбина № 4М эффективнее турбины
№ 4 (рис. 7, а).

2) Во всем диапазоне изменения коэффициента
напора H–т эффективная мощность турбин Nт

возрастает. Мощность турбины № 4 превышает
мощность турбины № 4М (рис. 7, б).

Рис. 4. Характеристики турбины ТКР"11 т.расч=1,509: а) изменение КПД турбины т; б) изменение эффективной мощности тур"
бины Nт; 1 – турбина № 1; 2 – турбина № 1М

Fig. 4. Features of turbine TKR"11 т.расч=1,509: a) change of turbine efficiency т; b) change of turbine effective capacity Nт; 1 is tur"
bine № 1; 2 is turbine № 1М

 
                                     а/a                                                                б/b 
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Рис. 5. Характеристики турбины ТКР"11 т.расч=1,698: а) изменение КПД турбины т; б) изменение эффективной мощности тур"
бины Nт; 1 – турбина № 2; 2 – турбина № 2М

Fig. 5. Features of turbine TKR"11 т.расч=1,698: a) change of turbine efficiency т; b) change of turbine effective capacity Nт; 1 is tur"
bine № 2; 2 is turbine № 2М

Рис. 6. Характеристики турбины ТКР"11 т.расч=1,887: а) изменение КПД турбины т; б) изменение эффективной мощности тур"
бины Nт; 1 – турбина № 3; 2 – турбина № 3М

Fig. 6. Features of turbine TKR"11 т.расч=1,887: a) change of turbine efficiency т; b) change of turbine effective capacity Nт; 1 is tur"
bine № 3; 2 is turbine № 3М

Рис. 7. Характеристики турбины ТКР"11 т.расч=2,075: а) изменение КПД турбины т; б) изменение эффективной мощности тур"
бины Nт; 1 – турбина № 4; 2 – турбина № 4М

Fig. 7. Features of turbine TKR"11 т.расч=2,075: a) change of turbine efficiency т; b) change of turbine effective capacity Nт; 1 is tur"
bine № 4; 2 is turbine № 4М

 
                                    а/a                                                                   б/b 

 
                                    а/a                                                                  б/b 

 
                                      а/a                                                                 б/b 
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При реализации второго этапа получены ре�
зультаты расчета характеристик турбины, кото�
рые показали следующее:
1. Турбины, в основу проектирования которых по�

ложен метод Н. Мидзумати, эффективнее тур�
бин, спроектированных с помощью метода мно�
жителей Лагранжа в случае расчетных режи�
мов т.расч=1,887 и т.расч=2,075 (рис. 6, а; 7, а), но
уступают последним по эффективной мощно�
сти (рис. 4, б; 7, б).

2. С уменьшением геометрических размеров на
входе и выходе из рабочего колеса эффективная
мощность растет (рис. 4, б; 7, б).
Результаты реализации третьего этапа.

В ходе исследований при реализации третьего эта�
па использовалась программа, составленная на ка�
федре «Двигатели внутреннего сгорания» Тихоо�
кеанского государственного университета [8]. Про�
грамма позволяет производить расчет импульсов
давлений p0

*=f() и температур T0
*=f() в выпу�

скном трубопроводе перед турбиной. Адекватность
расчета импульса давлений неоднократно провере�
на в работах [28, 29]. Результаты расчета предста�
влены на рис. 8–11.

Для расчетных значений степени расширения
газов т.расч=1,509 (рис. 8). На рис. 8 приведены ди�
аграммы изменения давления во впускном pb и вы�
пускном трубопроводе p0

* на входе в турбины № 1 и
1М на номинальном режиме. Располагаемая про�
должительность продувки составила =74° для
турбины № 1 и =97° для турбины № 1М.

Для расчетных значений степени расширения
газов т.расч=1,698 (рис. 9). На рис. 9 приведены ди�
аграммы изменения давления во впускном pb и вы�
пускном трубопроводе p0

* на входе в турбины № 2 и
2М на номинальном режиме. Располагаемая про�
должительность продувки составила =48°30'
для турбины № 2 и =69°30' для турбины № 2М.

Рис. 8. Импульс давлений в выпускном трубопроводе p0
* и

давление наддува pb т.расч=1,509: 1 – турбина № 1;
2 – турбина № 1М

Fig. 8. Pressure pulse in outlet pipe p0
* and boost pressure pb

т.расч=1,509: 1 is turbine № 1; 2 is turbine № 1М

Для расчетных значений степени расширения
газов т.расч=1,887 (рис. 10). На рис. 10 приведены
диаграммы изменения давления во впускном pb и
выпускном трубопроводе p0

* на входе в турбины

№ 3 и 3М на номинальном режиме. Располагаемая
продолжительность продувки составила =44°30'
для турбины № 3 и =48°24' для турбины № 3М.

Рис. 9. Импульс давлений в выпускном трубопроводе p0
* и

давление наддува pb т.расч=1,698: 1 – турбина № 2;
2 – турбина № 2М

Fig. 9. Pressure pulse in outlet pipe p0
* and boost pressure pb

т.расч=1,698: 1 is turbine № 2; 2 is turbine № 2М

Рис. 10. Импульс давлений в выпускном трубопроводе p0
* и

давление наддува pb т.расч=1,887: 1 – турбина № 3;
2 – турбина № 3М

Fig. 10. Pressure pulse in outlet pipe p0
* and boost pressure pb

т.расч=1,887: 1 is turbine № 3; 2 is turbine № 3М

Рис. 11. Импульс давлений в выпускном трубопроводе p0
* и

давление наддува pb т.расч=2,075: 1 – турбина № 4;
2 – турбина № 4М

Fig. 11. Pressure pulse in outlet pipe p0
* and boost pressure pb

т.расч=2,075: 1 is turbine № 4; 2 is turbine № 4М

Для расчетных значений степени расширения
газов т.расч=2,075 (рис. 11). На рис. 11 приведены



диаграммы изменения давления во впускном pb и
выпускном трубопроводе p0

* на входе в турбины
№ 4 и 4М на номинальном режиме. Располагаемая
продолжительность продувки составила =41°
для турбины № 4 и =43°18' для турбины № 4М.

Как показали результаты расчета, уменьшение
геометрических размеров на входе в турбину при�
водит к падению располагаемой продолжительно�
сти продувки , к росту давления в выпускном
трубопроводе, кривая давления видоизменяется
(рис. 10, рис. 11). Понижение давления после мак�
симума происходит более полого, кривая растяги�
вается и обозначается тенденция к образованию
отраженной волны. Хорошо известно, что [5] такое
изменение кривой давления является нежелатель�
ным, так как вызывает ухудшение продувки и на�
полнения цилиндров и увеличение удельного рас�
хода топлива.

Результаты реализации четвертого этапа.
В процессе проведения исследований четвертого
этапа дана сравнительная оценка проектных реше�
ний проточной части на основании следующих
критериев: коэффициента использования распола�
гаемой энергии импульса тu, определенного по за�
висимости (1) (таблица), и эффективной мощности
турбины Nт, определенной по зависимости (2)
(рис. 12–15).

Таблица. Результаты расчета коэффициента использования
располагаемой энергии импульса

Table. Calculation data of the coefficient of available pulse
energy use 

Рис. 12. Эффективная мощность турбин т.расч=1,509: 1 – тур"
бина № 1; 2 – турбина № 1М

Fig. 12. Effective capacity of turbines т.расч=1,509: 1 is turbine
№ 1; 2 is turbine № 1М

Для расчетных значений степени расширения
газов т.расч=1,509 (рис. 12).

1) Во всем диапазоне изменения угла поворота ко�
ленчатого вала эффективная мощность турби�
ны № 1 превышает эффективную мощность
турбины № 1М (рис. 12).

2) Турбина № 1 эффективнее турбины № 1М (та�
блица).
Для расчетных значений степени расширения

газов т.расч=1,698 (рис. 13).
1) Во всем диапазоне изменения угла поворота ко�

ленчатого вала эффективная мощность турби�
ны № 2 превышает эффективную мощность
турбины № 2М (рис. 13).

2) Турбина № 2М эффективнее турбины № 2 (та�
блица).

Рис. 13. Эффективная мощность турбин т.расч=1,698: 1 – тур"
бина № 2; 2 – турбина № 2М

Fig. 13. Effective capacity of turbines т.расч=1,698: 1 is turbine
№ 2; 2 is turbine № 2М

Для расчетных значений степени расширения
газов т.расч=1,887 (рис. 14).
1) Во всем диапазоне изменения угла поворота ко�

ленчатого вала турбина № 3 и турбина № 3М
развивают примерно равную эффективную
мощность (рис. 14).

2) Турбина № 3М эффективнее турбины № 3 (та�
блица).

Рис. 14. Эффективная мощность турбин т.расч=1,887: 1 – тур"
бина № 3; 2 – турбина № 3М

Fig. 14. Effective capacity of turbines т.расч=1,887: 1 is turbine
№ 3; 2 is turbine № 3М

№ турбины
Turbine

1
(т.расч=1,509)

2
(т.расч=1698)

3
(т.расч=1,887)

4
(т.расч=2,075) 

тu 0,754 0,753 0,744 0,739

№ турбины
Turbine

1М
(т.расч=1,509)

2М
(т.расч=1698)

3М
(т.расч=1,887)

4М
(т.расч=2,075) 

тu 0,722 0,76 0,765 0,771
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Для расчетных значений степени расширения
газов т.расч=2,075 (рис. 15).
1) Во всем диапазоне изменения угла поворота ко�

ленчатого вала турбина № 4 и турбина № 4М
развивают примерно равную эффективную
мощность (рис. 15).

2) Турбина № 4М эффективнее турбины № 4 (та�
блица).
Результаты расчета показали следующее:

1) Наибольшую располагаемую продолжитель�
ность продувки =97° имеет турбина № 1М,
т.расч=1,509 (рис. 8), однако эта турбина имеет
наименьший коэффициент использования рас�
полагаемой энергии импульса тu=0,722 (табли�
ца). Наибольший коэффициент использования
располагаемой энергии импульса тu=0,771 име�
ет турбина № 4М т.расч=2,075 (таблица), однако
эта турбина имеет ярко выраженный симптом
отраженной волны и наименьшую располага�
емую продолжительность продувки =43°18'
(рис. 11).

Рис. 15. Эффективная мощность турбин т.расч=2,075: 1 – тур"
бина № 4; 2 – турбина № 4М

Fig. 15. Effective capacity of turbines т.расч=2,075: 1 is turbine
№ 4; 2 is turbine № 4М

2) Наибольшую эффективную мощность Nт разви�
вают турбина № 4 и турбина № 4М т.расч=2,075
(рис. 15), однако, как показали результаты рас�
чета предыдущего этапа, эти турбины имеют
ярко выраженный симптом отраженной волны
и наименьшую располагаемую продолжитель�
ность продувки, =41° и =43°18' (рис. 11).
Поэтому геометрические параметры проточ�
ных частей этих турбин, а также параметры их
расчетных режимов являются неприемлемыми
для дальнейших исследований.

На основании проведенных расчетов компромис�
сным решением будет турбина № 2М т.расч=1,698 с
коэффициентом использования располагаемой
энергии импульса тu=0,76 (таблица), располага�
емой продолжительностью продувки =69°30'
(рис. 9).

Выводы
1) На основании проведенных исследований по

оценке предварительных геометрических пара�
метров и соответственно расчетному режиму
выбор сделан на турбине № 2М, спроектиро�
ванной с помощью метода Н. Мидзумати.

2) Турбины, спроектированные с помощью метода
Н. Мидзумати, эффективнее турбин, спроекти�
рованных с помощью метода неопределенных
множителей Лагранжа, за исключением слу�
чая т.расч=1,509 (таблица).

3) При работе в составе комбинированного двига�
теля турбины, спроектированные с помощью
метода Н. Мидзумати, уступают по эффектив�
ной мощности турбинам, спроектированным с
помощью метода неопределенных множителей
Лагранжа для расчетных режимов т.расч=1,509
и т.расч=1,698 (рис. 12, 13). С уменьшением гео�
метрических размеров на входе и выходе из ра�
бочего колеса эффективная мощность турбины
Nт растет (рис. 12–15).

4) Применение метода Н. Мидзумати на пер�
вом этапе комплексного метода расчета
можно считать оправданным и рекомендо�
вать его к применению в составе комплекс�
ного метода расчета при выборе геометриче�
ских параметров проточной части турбины,
работающей в составе комбинированного
двигателя.

5) Анализ полученных результатов показывает,
что необходимо проведение дополнительных
исследований, связанных с изучением струк�
туры потока в проточной части радиально�
осевой турбины, работающей в составе комби�
нированного двигателя. Для этого необходи�
мо привлечение пространственных методов
расчета турбины, которые позволяют на осно�
ве проведенных расчетов построить линии то�
ка в проточной части, а также выявить отрыв�
ные зоны как обратный ток в идеальной жид�
кости.

6) Необходимо провести оптимизационные иссле�
дования с целью выяснения влияния по воз�
можности наиболее значимых геометрических
параметров радиально�осевой турбины.
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The relevance of the research is caused by the necessity to improve a turbine flowing part in turbocharger of the combined internal com"
bustion engine.
The main aim of the research is to unite all positive parties of existing mathematical models and methods of calculation and design; to
design a complex radially"axial turbine working in conditions of a non"stationary stream of pulse system of pressurization of the com"
bined internal combustion engine.
Methods of research: a method of calculation of the turbine on average radius, optimization algorithm of Lagrange uncertain multipli"
ers method, N. Midzumati method, a method of characteristics, a method of the Central research diesel institute.
Results. The paper introduces numerical implementation of a complex calculation method on an example of a flowing part of the ra"
dially"axial turbine in TKR"11 turbocharger working in structure of the combined engine. The authors compare the turbines, designed by
Lagrange uncertain multipliers, with the turbines, designed by the method of N. Midzumati. The paper introduces the characteristics of
the turbines in a stationary stream. Based on these characteristics it is shown that the turbines, which design was based on N. Midzuma"
ti method, are a little bit more effective than the turbines designed by the Lagrange multipliers method, but they are behind the latter in
the effective power. The paper introduces the characteristics of the turbines in a non"stationary stream of the combined engine. Based
on these characteristics it is shown, that the turbines, designed by the method of N. Midzumati, are more effective than the turbines,
designed by the Lagrange multipliers method. When operating in the structure of the combined engine, the turbines, designed by the
method of N. Midzumati, are behind the turbines, designed by the Lagrange uncertain multipliers method, in the effective power. As a
result of numerical implementation of the complex calculation method the authors obtained the geometrical analogue of the turbine
flowing part in ТKR"11 turbocharger. When operating in the structure of the complex engine it allows using effectively non"stationary
stream from a piston part and decreasing the specific charge of fuel.

Key words:
Complex method of calculation, degree of radiality, degree of reactance, factor of pressure, turbine characteristics, flowing part, ra"
dially"axial turbine.
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