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Аннотация. В приближении пространственно-временной периодичности при-
ведены результаты численного интегрирования уравнений Навье — Стокса 
и k-ε-модели турбулентности по программе CFX в каждом лопаточном вен-
це компрессора низкого давления (КНД) газотурбинного двигателя ДГ90 
(UGT15000) производства УССР. Вблизи номинальной частоты вращения 
построены изодромы и вычислены адиабатные КПД каждой ступени и углы 
входа/выхода потока воздуха. На среднем радиусе определены коэффициен-
ты затраченной работы и расхода воздуха. Установлено, что причина провала 
КПД последней ступени связана с низким значением проектной реактивности 
(≈0,5), приводящей к сильной закрутке потока при выходе и большим поте-
рям в спрямляющем аппарате при развороте потока в осевом направлении. 
Для определения потенциала модернизации лопаточного аппарата выполнен 
расчет радиальных распределений коэффициента эквивалентной диффузор-
ности. Показано, что наибольшие потери полного давления находятся в на-
правляющих аппаратах 9-й, 8-й, 5-й ступени и в рабочих лопатках 9-й ступени. 
Относительно высокие потери также диагностируются в верхней половине 
пера направляющих лопаток 4-й, 3-й, 2-й ступени и нижней половине рабо-
чих лопаток 1-й ступени. Выявленный потенциал увеличения эффективности 
КНД — до 2%, с сохранением исходной конструкции корпуса и барабана.

Ключевые слова: двигатель газотурбинный, численное моделирование, k-ε-модель 
турбулентности, коэффициент эквивалентной диффузорности, адиабатный 
КПД, профильные потери
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Abstract. With spatial and temporal periodicity approach the results of steady state 
CFD simulation of compressible air flow in each blade-to-blade row of low pressure 
compressor (LPC) of the UGT15000 gas turbine engine (Ukrainian SSR constr. 
and prod.) are presented. Near the nominal rotation speed compressor map and 
adiabatic efficiency of each stage and the flow angles at leading and trailing blade 
edges are predicted and calculated. At the average radius stage flow and stage load 
coefficients are determined.
It has been established that the reason of the low efficiency of the last stage is associ-
ated with the low stage reaction (≈0.5) leading to high airflow swirling at outlet. For 
LPC optimization a calculation of the radial distributions of the equivalent diffuser 
coefficient was performed. It is shown that the greatest total pressure losses are in the 
stator rows of stages 9, 8, 5 and in the rotor rows of stage 9. High losses are also shown 
on the upper half of the 4th, 3rd, 2nd stator blades and the lower half of the 1st rotor 
blades. The identified potential for increasing the efficiency of the LPC is up to 2% 
without significant construction changes.
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Введение
Несмотря на значительные успехи в развитии методов проектирования лопаточных 
аппаратов турбомашин, аэродинамическое совершенство осевых компрессоров и их воз-
можность эффективной работы в широком диапазоне режимов оставляет желать лучшего 
[Комиссаров и др., 1961; Холщевников, 1970; Кампсти, 2000; Smith, 2002; Ахмедзянов, 
Козловская, 2009; Герасименко, Шелковский, 2013; Dixon, Hall, 2014; Kurzke, Halliwell, 
2018; Старцев, 2021]. По-прежнему актуальны задачи повышения точности моделей 
турбулентности и численных методов [Аксёнов, 2010]. Необходимы новые быстрые алго-
ритмы, определяющие и реализующие потенциал модернизации [Комиссаров и др., 1961; 
Холщевников, 1970; Koch, Smith, 1976; Swift, 2003; Falck, 2008; Михайлова и др., 2011].

Задача модернизации газотурбинной техники сложнее разработки новой конструк-
ции из-за множества дополнительных ограничений, однако достигнутый эффект может 
быть значительным. Так, например, расчеты термодинамического цикла трехвального 
газотурбинного двигателя ДГ90 [Боцула, Рыбальченко, 1999] показывают, что рост КПД 
каждого каскада компрессора на 1% может обеспечить по двигателю увеличение КПД 
с 35,0 до 35,8% и мощности с 16,7 до 17,3 МВт (в условиях ISO 2314) [Аксёнов и др., 2022].

Цель настоящей работы — определить эффективность работы каждой ступени каска-
да компрессора низкого давления (КНД) ДГ90 и идентифицировать лопатки с наиболь-
шими профильными потерями (для последующего реинжиниринга).

Математическая постановка задачи
Для описания течения во вращающихся рабочих ступенях вводится вращающаяся с угло-
вой скоростью (��⃗ � ����⃗ � ���⃗ � �⃗, ) система координат, в которой связь между векторами абсолютной (��⃗ � ����⃗ � ���⃗ � �⃗, ) 
и относительной (��⃗ � ����⃗ � ���⃗ � �⃗, ) скорости определяется выражением:

 ��⃗ � ����⃗ � ���⃗ � �⃗,  (1)

а уравнения сохранения массы, момента импульса и энергии имеют вид [Аксёнов, 2010]:

 
��
�� � �������⃗ � � 0,  (2)

 
������⃗
�� � �������⃗ � ����⃗ � � ��� � ���� � �⃗��� � �⃗���,  (3)

 
����
�� � �������⃗ � �� � ���� � ��μ�
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 �� � � � �
ρ , � � � �����⃗ � � ����⃗ � �⃗��

2 ,����� � �� � � �������,
�

��
  (7)

где ρ — плотность; p — статическое давление; 
����
�� � �������⃗ � �� � ���� � ��μ�

Pr� � �� � ��� � ����⃗ �,  — тензор вязких и турбулентных 
напряжений; λ — коэффициент теплопроводности; μt — турбулентная вязкость; Prt — 
турбулентное число Прандтля; Т — температура; k — кинетическая энергия турбу-
лентных пульсаций; I — ротальпия; cp — теплоемкость газа при изобарном процессе; 
h — энтальпия. Свойства рабочего тела рассчитываются с привлечением уравнения 
состояния совершенного газа:

 
�
ρ � ��� � ����,  (8)

где cv — теплоемкость при изохорном процессе. Турбулентные характеристики вычис-
ляются с помощью k-ε-модели Лаундера — Сполдинга [Launder, Spalding, 1974]:

 μ� � ��ρ �
�
ε ,  (9)

 
���
�� � �������⃗ � �� � � ��μ � μ�

σ�� ��� � �� � ��,  (10)

 
��ε
�� � �������⃗ � ε� � � ��μ � μ�

σ�� �ε� �
ε
� ������ � ����ε�,  (11)

 �� � μ������⃗ ∙ ������⃗ � ������⃗ ��� � 2
3�����⃗ �3μ�� ∙ ����⃗ � ���,  (12)

где Cε1 = 1,44, Cε2 = 1,92, Cμ = 0,09, σk = 1,0, σε = 1,3.

Параметры численного моделирования
Для построения геометрии межлопаточных каналов использовались конструкторские 
3D-модели лопаток (рис. 1–3). В среднем на каждый венец приходилось не менее 
≈0,5 × 106 расчетных узлов с обеспечением безразмерного числа Рейнольдса y+ ≈ 15 
(рассчитывается по нормальному расстоянию от стенки до первого расчетного узла). 
Разрешение радиального зазора для рабочих лопаток — не менее 30 узлов. Суммарно 
дискретизация расчетной области КНД предусматривала 12 × 106 расчетных узлов.

 

вход
выход

Рис. 1. Меридиональный разрез КНД ДГ90. Габариты: Ø 850 × 1 450 мм
Fig. 1. Meridional section sketch of UGT15000 LPC. Dimension: Ø 850 × 1,450 mm
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Рис. 2. Лопаточный аппарат КНД
Fig. 2. Blade rows of LPC

 

Рис. 3. Типовая конфигурация блочно-структурированной неортогональной сетки 
в межлопаточном канале (на примере рабочей лопатки 5-й ступени)
Fig. 3. Typical block-structured non orthogonal CFD grid in blade row (5th stage rotor 
as example)

Граничные условия при входе: полное давление 760 мм. рт. ст.; полная температура 
15 °С; интенсивность турбулентности 5%; вектор скорости — по нормали. При вы-
ходе устанавливалось статическое давление (≈1,4 атм). На всех непроницаемых ста-
торных стенках условие прилипания; для роторных — угловая скорость вращения 
(≈7 200 об/мин), соответствующая прилипанию во вращающейся системе координат 
(multi reference frame). На границах между статорным и роторным доменами выпол-
нялось осреднение всех термодинамических параметров в окружном направлении 
(mixing-plane). Для каждого венца моделировался только один межлопаточный канал 
с граничным условием пространственно-временной периодичности. Шаг интегриро-
вания по псевдовремени ≈10−4 с. В качестве начального приближения использовалось 
решение на соседней расчетной точке изодромы.

При расчете турбулентных характеристик на стенках использовались пристеночные 
функции [Vieser и др., 2003] для экономии вычислительных ресурсов.
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Решение считалось достигнутым при отсутствии изменения величины КПД компрес-
сора в 4-м знаке после запятой за последние 100 итераций, а также при стабилизации 
величин невязок по каждому уравнению. Типичное время интегрирования в специа-
лизированной программе на ПК с процессором Intel Core i9 составляло 17...20 часов 
(с учетом распараллеливания вычислений на все логические ядра).

Результаты
Расчетные изодромы КНД, соответствующие 90…100% мощности двигателя, приведе-
ны на рис. 4. Как видно, для каждой частоты вращения ротора достаточно точно опре-
деляется режим запирания. Определение границы помпажа представляет отдельную 
задачу и в настоящей работе не рассматривается. Точка с максимальным адиабатным 
КПД на частоте 7 200 об/мин соответствует 87,65%, расходу 71,26 кг/с и принимается 
для дальнейшего анализа.

 

2,5

3

3,5

4

4,5

5

68 68,5 69 69,5 70 70,5 71 71,5 72

Ст
еп

ен
ь 
по

вы
ш
ен

ия
 п
ол

но
го
 д
ав

ле
ни

я

Приведенный массовый расход, кг/с

Рис. 4. Изодромы КНД ДГ90
Обозначения: -o- 7 200 об/мин; -o- 7 100 об/мин; -o- 7 000 об/мин. Маркером 
с черной заливкой отмечен режим наибольшего адиабатного КПД 87,65%, 
соответствующего уровню проектирования 1980-х гг.
Fig. 4. Predicted LPC compressor map
Definitions: -o- 7,200 rpm; -o- 7,100 rpm; -o- 7,000 rpm. Design adiabatic efficiency 
(87.65%, typical for 1980s) marked with black dot.

Распределения по ступеням адиабатного КПД (η*
ад), степени повышения полного 

давления (π*
k), коэффициента затраченной работы (ψ = cpΔT*/U 2

ср, где Uср — скорость 
лопатки на среднем радиусе, ΔT* — прирост полной температуры в ступени, cp — те-
плоемкость при постоянном давлении), коэффициента расхода воздуха (φ = Ca/Uср, 
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где Ca — осевая составляющая скорости потока на среднем радиусе) и реактивности 
(R = Δhрк/Δh*

ст) вычислены отдельно в программе для работы с электронными табли-
цами (с импортом результатов 3D) и приведены в таблице 1.

Таблица 1. Распределение основных параметров компрессора по ступеням
Table 1. Stage coefficients distribution

1 2 3 4 5 6 7 8 9

η*
ад, % 88,35 89,63 90,05 90,26 90,32 90,24 90,07 89,83 87,65

π*
k  1,24  1,19  1,19  1,19  1,19  1,17  1,18  1,18  1,16

ψ  0,34  0,26  0,26  0,26  0,27  0,25  0,27  0,28  0,30

φ  0,66  0,62  0,59  0,58  0,56  0,55  0,54  0,52  0,51

R  0,74  0,52  0,51  0,49  0,50  0,48  0,50  0,50  0,50

Для оценки профильных потерь и изыскания потенциала модернизации будем ис-
пользовать модель, основанную на расчете эквивалентной диффузорности Либляйна 
[Wright, Miller, 1991; Кривошеев и др., 2020]:

 ω�0,5��
�

��� cos
�α�� � ��M�,����,  (13)

где f(M1, Deq) — экспериментальная двухпараметрическая функция, описываемая поли-
номами с коэффициентами в таблице 2 [Falck, 2008]; ωp = Δp*/(p* − p) — коэффициент 
профильных потерь; V1 и V2 — скорости при входе и выходе из межлопаточного канала; 
α2 — угол потока при выходе из венца (отсчитывается от оси компрессора); M1 — число 
Маха при входе в венец; Deq — эквивалентная диффузорность, которую будем опреде-
лять упрощенно по зависимости:

 ��� � cos�β��
cos�β�� �1,12� 0,61 � cos

��β��
� �tg�β�� � tg�β����,  (14)

где β1, β2 — углы потока при входе и выходе из рабочего колеса; b — хорда профиля ло-
патки; t — расстояние между соседними лопатками по выходным кромкам. Графическая 
зависимость параметра профильных потерь от коэффициента эквивалентной диффузор-
ности приведена на рис. 5, распределение коэффициента эквивалентной диффузорности 
по относительной высоте лопатки каждого венца — на рис. 6.

Таблица 2. Полиномиальные коэффициенты функции f(M1, Deq)
Table 2. Polynomial coefficients for f(M1, Deq)

a4 a3 a2 a1 a0

M1 = 0,3 −1,61839e-02 1,14774e-01 −2,66675e-01 2,62982e-01 −8,26097e-02
M2 = 0,7 −2,08254e-02 1,48500e-01 −3,56939e-01 3,68490e-01 −1,30107e-01
M3 = 1,0 −2,13465e-02 1,52219e-01 −3,66336e-01 3,78126e-01 −1,36535e-01
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Рис. 5. Зависимость параметра профильных потерь от эквивалентной 
диффузорности с поправкой на число Маха при входе
Fig. 5. Profile loss parameter with variation in Mach number
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Рис. 6. Распределение коэффициента эквивалентной диффузорности (Deq) 
по относительной высоте лопатки каждого венца (rотн − dотн)/(1 − dотн)
Обозначения: ri — рабочая лопатка i-й ступени; si — лопатка направляющего 
аппарата i-й ступени; i = 1…9.
Fig. 6. Distribution of the equivalent diffusion coefficient (Deq) along the relative height 
of each blade’s rotor (rотн − dотн)/(1 − dотн)
Definitions: ri — rotor of the i th step; si — rotor of the leading device of the i th step; 
i = 1…9.
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Обсуждение
Как видно из рис. 5, потенциалом модернизации лопаточного аппарата могут быть зоны 
с большими значениями Deq. В группе входных ступеней (рис. 6) снижение профильных 
потерь можно ожидать в нижней части рабочего колеса 1-й ступени (r1), а также в верх-
ней части лопаток направляющих аппаратов 2-й и 3-й ступени (s2, s3). В средней группе 
ступеней наибольшие значения Deq наблюдаются для лопаток направляющего аппарата 
5-й ступени (s5). Последняя ступень КНД ДГ90 отличается наименьшей эффективностью 
из-за низкой реактивности (R ≈ 0,5), приводящей к необходимости устранять в последнем 
направляющем аппарате значительную закрутку потока, что достичь без срыва потока 
со спинки весьма затруднительно, даже с тандемными лопатками (рис. 7). В группе вы-
ходных ступеней потенциал модернизации может быть в рабочем колесе 9-й ступени (r9), 
а также в направляющих аппаратах 8-й и 9-й ступени (s8, s9).

 
Рис. 7. Распределение локального адиабатного КПД в среднем сечении 
межлопаточного канала направляющего аппарата 9-й ступени (s9). Зоны 
пониженного КПД соответствуют отрывным течениям с максимальными 
значениями турбулентной вязкости
Fig. 7. Local adiabatic efficiency distribution in 9th stage stator (span = 0.5).  
Efficiency reduction is corresponded to high eddy viscosity

Заключение
В результате численного моделирования и проведения расчетов эквивалентной диффузор-
ности установлено, что наибольшие профильные потери находятся в направляющих аппара-
тах 9-й, 8-й, 5-й ступени и рабочих лопатках 9-й ступени. Относительно высокие значения 
потери полного давления также диагностируются в верхней половине пера направляющих 
лопаток 4-й, 3-й, 2-й ступени и нижней половине рабочих лопаток 1-й ступени. Потенциал 
роста адиабатного КПД КНД ДГ90 может быть до 2% [Кожемяко и др., 2021].

По итогам проведенного исследования сделаны следующие выводы:
1. Выполненные расчетные исследования показывают, что анализ распределе-

ния Deq по высоте лопаток может быть эффективным инструментом для поиска 
потенциала модернизации многоступенчатых осевых турбокомпрессоров.
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2. На примере КНД ДГ90 идентифицирован ряд лопаток, подлежащих реинжи-
нирингу.

3. Перспективным направлением реинжиниринга лопаточных аппаратов является 
разработка быстрых алгоритмов для решения задач с вариационно-параметри-
ческой постановкой.
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