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УЛУЧШЕНИЕ ХАРАКТЕРИСТИК ЦЕНТРОБЕЖНОГО ВЕНТИЛЯТОРА  
В УСЛОВИЯХ ОКРУЖНОЙ НЕРАВНОМЕРНОСТИ ПОТОКА 

 
Описаны основные мероприятия по улучшению характеристик центробежного вентилятора с боковым 
подводом и отводом воздуха путем установки направляющих пластин. Предложена методика расчета ха-
рактеристик вентилятора в условиях окружной неравномерности потока. Методика построена на основе 
модели "параллельной работы компрессоров" и использования полуэмпирических обобщенных характе-
ристик центробежных компрессоров. Эта методика  обеспечивает высокую точность расчетов, что под-
тверждается сопоставлением расчетных и экспериментальных данных исследований вентилятора. 
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Введение 

 
Несмотря на наличие современных аэродинами-

ческих методов расчета турбомашин, трудно обес-

печить их оптимальные условия работы при слож-

ных компоновочных схемах с неравномерностью 

потока, что требует дополнительных исследований . 

Формулирование проблемы. Благодаря более 

высоким коэффициентам напора центробежных 

компрессоров и вентиляторов их часто применяют 

вместо осевых. Меридиональная форма проточной 

части существенно влияет на аэродинамические ха-

рактеристики турбомашины. Осевой вход и ради-

альный выход потока накладывают отпечаток на 

требования к подводящим и отводящим патрубкам 

[1], что в совокупности сводится к компоновочной 

схеме, зависящей от общей схемы агрегата, для ко-

торого предназначена турбомашина. 

Особые проблемы возникают с обеспечением 

требуемых характеристик при ограниченных габа-

ритах компоновки агрегата. В таких случаях явно 

недостаточно оптимального проектирования собст-

венно лопаточных венцов, ввиду зависимости их 

аэродинамических характеристик от возможной не-

равномерности потока на входе и выходе, форми-

руемой подводящими и отводящими патрубками. 

Неравномерность потока существенно снижает КПД 

центробежных турбомашин [2 – 4], что при больших 

потребляемых мощностях приводит к значительным 

непроизводительным потерям энергии. Поэтому 

обеспечению равномерных условий уделяют обычно 

не меньшее внимание, чем аэродинамическому про-

ектированию лопаточных венцов. 

Целью данной статьи является аэродинамическое 

совершенствование центробежного вентилятора в 

условиях ограниченных габаритов. 

  
Результаты исследования 

 
Типичными случаями компоновок центробеж-

ных вентиляторов с ограничением габаритов явля-

ются системы охлаждения силовых судовых устано-

вок, транспортных наземных машин, шахтные вен-

тиляционные системы, дымососы электростанций, 

металлургических производств и др. Компоновоч-

ная схема исследованного вентилятора с подводя-

щим и отводящим патрубками показана на рис. 1.  

Испытано два варианта вентилятора: при отсут-

ствии и при наличии направляющих ребер в выход-

ной спиральной диффузорной улитке. Рабочее коле-
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со вентилятора имело Лz = 20 назад загнутых лопа-

ток с углами входа и выхода 1Лβ = 16°, 2Лβ = 45°. 

Геометрические параметры колеса 1 0F F = 1,165; 

2 1F F = 1,035 соответствовали оптимальным значе-

ниям согласно рекомендациям [5,6]. Максимальное 

расчетное значение КПД такого колеса предполага-

лось РКη = 0,8…0,85 при оптимальном коэффици-

енте расхода oQ = 0,2, тогда как КПД промышлен-

ных вентиляторов типа Ц4-70 с такими колесами 

обычно составляет η = 0,7. 

 
Рис. 1. Центробежный вентилятор 

 
Одной из причин снижения КПД в данном вен-

тиляторе являются потери с "выходной скоростью" 

на выходе из колеса в ступенчатом диффузоре, обу-

словленные отношением ширины улитки к ширине 

колеса 2/ 256 /139 2B b = ≈ . Ограничение габаритов 

вентилятора привело к существенному ухудшению 

условий работы рабочего колеса и как следствие – к 

значительному снижению КПД. Основной причиной 

ухудшения условий работы явилась неравномер-

ность потока. Неравномерность потока на входе 

(рис. 1) обусловлена боковым подводом воздуха 

входным патрубком и загромождением канала при-

водным валом по оси колеса. Неравномерность на 

выходе из колеса обусловлена обратным влиянием 

отводящей спиральной улитки на течение в колесе. 

Траверсирование потока на выходе улитки подтвер-

дило наличие значительной неравномерности пото-

ка. Особенно большая неравномерность наблюда-

лась при исходном варианте спиральной улитки – 

без направляющих разделяющих поток в улитке 

ребер, указанных штриховыми линиями на рис. 1. 

Размещение ребер в улитке привело к заметному 

выравниванию потока в выходном ее сечении и 

улучшило характеристику вентилятора (рис. 2) 

(штриховая линия). 

Испытания проводились при окружной скорости 

колеса 2U = 105 м/с. Коэффициенты напора H  и 

расхода Q  рассчитывались по действительному 

напору Н и объемному расходу Q : 2
2H H U= ; 

( )2 2Q Q F U= ⋅ , где 2F  – площадь в выходном се-

чении колеса; 2U  – окружная скорость лопаток на 

наружном диаметре колеса. Штрих-пунктирной ли-

нией на рис. 2 показана характеристика сети воз-

душного тракта системы охлаждения силовой уста-

новки, для которой предназначен вентилятор. Как 

видно из рисунка, размещение разделяющих поток 

ребер в выходной улитке позволило на ~ 20% уве-

личить расход воздуха и повысить КПД вентилятора 

с η = 0,18 до η = 0,33. При этом потребляемая мощ-

ность вентилятора практически не изменилась и 

составляла N ≈ 50 кВт. Если же обеспечивать ис-

ходный расход воздуха при новой улитке за счет 

понижения частоты вращения колеса, то потребляе-

мая мощность вентилятора понижается до 

N = 30 кВт, что свидетельствует о существенном 

преимуществе нового варианта улитки. 

 
Рис. 2. Напорная характеристика вентилятора 
 
Пониженные значения КПД вентилятора при на-

личии выравнивающих поток ребер в улитке по 

сравнению с аналогичным рабочим колесом про-

мышленных стационарных вентиляторов объясня-

ются как ухудшением условий на входе при боко-

вом подводе воздуха, так и смещением режима ра-
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боты вентилятора относительно оптимального, т.е. 

максимума КПД, на правую ниспадающую ветвь 

характеристики. Кроме того, установка ребер при-

вела к дополнительным гидравлическим потерям 

собственно на ребрах. 

Следует добавить, что при установке ребер в 

улитку полного выравнивания окружной неравно-

мерности потока в рабочем колесе достичь не уда-

лось, так как окружная несимметрия потока создает-

ся несимметричным по окружности колеса распре-

делением гидравлического сопротивления сети, а 

именно: в верхней части колеса сопротивление ми-

нимальное, а в нижней – максимальное. Поэтому 

через верхнюю часть расходные скорости б⊄льшие, 

тогда как в выходном сечении улитки на участке, 

через который поступает воздух от нижнего сектора 

колеса, начиная от разделяющего "языка" выходной 

улитки, эти скорости минимальные. При отсутствии 

ребер возможен отрыв потока с обратным течением 

непосредственно у стенки на выходе улитки. Опи-

санная картина течения в выходном сечении улитки 

была подтверждена экспериментальными исследо-

ваниями с измерением скоростей путем траверсиро-

вания потока пневмоанемометром. 

Окружная неравномерность расходной компо-

ненты скорости потока через рабочее колесо приво-

дит к периодическому по окружной координате из-

менению местных значений действительного напора 

и КПД "параллельно работающих" секторов венти-

лятора. Основанием предположения о периодиче-

ском характере изменения параметров могут быть 

исследования [7]. Модель "параллельной работы 

компрессоров" в условиях окружной неравномерно-

сти потока подтверждена многими исследованиями 

[2, 3, 7]. Согласно этой модели осредненные харак-

теристики компрессора в условиях окружной нерав-

номерности потока определяются как среднеинте-

гральные параметры по напорной характеристике 

H(Q) для равномерных условий. Такое осреднение 

потока сводится к следующему [2]: среднерасходная 

по окружности скорость, согласно закону сохране-

ния массы при окружной неравномерности несжи-

маемого потока, записывается формулой: 

 
2

2 2
0

1
2rcp rC C d

π
= ϕ

π ∫ , (1) 

где 2rC  – радиальная (расходная) компонента ско-

рости потока на выходе из рабочего колеса; φ – уг-

ловая координата. При этом средний объемный рас-

ход через компрессор (вентилятор) равен действи-

тельному расходу cpQ Q= . А средний напор –  

 
2

2
2 0

1
2cp r

rcp
H H C d

C

π
= ⋅ ϕ

π ∫  (2) 

и среднее значение КПД будут ниже, чем напор Н и 

КПД, соответствующие данному расходу в равно-

мерных условиях потока. Причем, чем больше не-

равномерность потока (амплитуда изменения рас-

ходной скорости 2rC ) по окружности, тем более 

существенно понижается КПД. 

Для равномерного потока напорная характери-

стика вентилятора или компрессора при дозвуковых 

скоростях 2 0,6uM ≤  описывается квадратичной 

параболой [8]: 

 2H aQ bQ c= + + . (3) 
При синусоидальном изменении по окружности 

колеса расходной скорости через вентилятор 2rC  

или в случае, когда окружная неравномерность рас-

ходной скорости может быть представлена как сум-

ма синусоид, интегрирование уравнений (1), (2) с 

учетом (3) дает средние значения объемного расхода 

и действительного напора: 

 cpQ Q= ; (4) 

 
2

2 2 0,51,5cp cp cp
cp

b QH aQ a Q bQ c
Q
∆

= + ∆ + + + , (5) 

где Q – объемный расход воздуха через вентилятор 

в равномерном потоке; 2 2/r cp rcpQ C Q C∆ = ∆  – ам-

плитуда колебания расхода на характеристике вен-

тилятора, определяемая по амплитуде колебания 

расходной скорости за колесом по его окружности. 

Вычитая из формулы (3) уравнение (5), получим 

зависимость снижения действительного напора от 
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расхода Q и от амплитуды Q∆ ~ 2rC∆ : 

 
2

2 0,51,5 b QH a Q
Q

⎛ ⎞∆
∆ = − ∆ +⎜ ⎟⎜ ⎟

⎝ ⎠
. (6) 

Согласно обобщенным статистическим данным 

для широкого класса центробежных компрессоров, к 

которому можно отнести и исследуемый вентиля-

тор, действительная напорная характеристика опи-

сывается уравнением [2, 8]:  

 ( )2
00,3 0,15 0,45H Q H Q= − + − +% % , (7) 

где 0Q Q Q= =% 1,3 – относительное смещение рас-

хода Q от его оптимального значения 0Q  при испы-

таниях вентилятора с ребрами в улитке; 

0 0 maxTH H= ⋅η  – оптимальное значение коэффи-

циента действительного напора, соответствующее 

максимуму КПД – maxη . При этом характеристика 

теоретического напора, согласно обобщенным дан-

ным [8], имеет вид:  

 ( )00,95 0,95T TH H Q= + − % , (8) 

а поэтому характеристика КПД вентилятора может 

быть представлена уравнением: 

 
( )

( )
2

0 max

0

0,3 0,15 0,45

0,95 0,95
T

T

Q H Q

H Q

− + η − +
η =

+ −

% %

%
. (9) 

Здесь коэффициент теоретического напора 

( ) ( )20 0 2 1 201 / 0,635T л срH Q ctg D D= µ − β −ϕ = , где 

0 0,83µ =  – коэффициент мощности вентилятора, 

рассчитанный по формуле Г.Ф. Проскуры [9]; 

0,05ϕ =  – коэффициент закрутки потока на входе.  

При оптимальном значении коэффициента тео-

ретического напора 0TH = 0,635 его значение на 

режиме испытания: Q% =1,3 ( Q = 0,26), рассчитанное 

по формуле (8), составляет: ТрасчH = 0,541. Рассчи-

танная при этом величина КПД по опытному значе-

нию действительного напора опH = 0,18 составляет 

расчη = 0,18 / 0,541 = 0,333, что с точностью до 1% 

совпало с опытным значением =ηоп 0,33 (рис. 2). 

Воспользовавшись формулой (7) для определения 

оптимального значения коэффициента действитель-

ного напора 0H  по опытному значению опH = 0,18 

при коэффициенте расхода Q = 0,26 ( Q% = 1,3), полу-

чим 0H = 0,332. При этом ожидаемое значение мак-

симального КПД составит: max 0 0TH Hη = =  

= 0,332 / 0,635=0,524, что значительно меньше зна-

чения КПД вентилятора в равномерных условиях 

потока max 0,7η = . В этой связи представляет инте-

рес оценка уровня оставшейся неравномерности 

потока в вентиляторе после установки двух направ-

ляющих ребер в выходную улитку (рис. 1). 

Учитывая то, что характеристика теоретического 

напора (8) представляет собой прямолинейную за-

висимость от расхода, то при синусоидальном ха-

рактере неравномерности потока, когда срQ Q= , 

среднее значение теоретического напора по модели 

"параллельной работы компрессоров" [7] будет рав-

но значению теоретического напора при соответст-

вующем расходе в равномерных условиях. Следова-

тельно, снижение КПД за счет неравномерности 

потока будет характеризоваться только уменьшени-

ем числителя в уравнении (9) или выражением (6) и 

в общем случае представляется зависимостью: 

 ( ) ( )
( )

2 2, 1,5 0,5,
T

H Q Q a Q b Q QQ Q
H Q A BQ

∆ ∆ ∆ + ∆
∆η ∆ = = −

−
. (10) 

Эта зависимость согласно обобщенным данным 

[8] преобразуется к виду: 

 ( )
( )

2 2 2
0 max

0

0,45 0,5 0,15

0,95 0,95

T

T

Q Q H Q Q

H Q

∆ − η − ∆
∆η =

− −

% %

%
, (11) 

где 2 2r rсрQ Q Q C C∆ = ∆ = ∆  – относительная ам-

плитуда колебания расходной скорости вследствие 

окружной неравномерности потока. Проверка дан-

ной зависимости по испытаниям центробежного 

вентилятора с ребрами в выходной улитке (рис. 2) 

подтвердила удовлетворительную ее точность в ис-

следованном диапазоне характеристики при нали-

чии окружной неравномерности потока с относи-
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тельной амплитудой Q∆ ≈ 56%. Вычисления пока-

зывают, что действительная напорная характеристи-

ка вентилятора, рассчитанная по обобщенным дан-

ным (7) для равномерных условий течения, при не-

изменной характеристике теоретического напора (8) 

и КПД maxη = 0,7 имеет оптимальный напор 

0H = 0,444, а также действительный напор на ре-

жиме Q =% 1,3 ( Q = 0,26): H = 0,325 и КПД 

0,325 0,541 0,59η = =  вместо 0,18H =  и 0,33η =  

при окружной неравномерности потока согласно 

опытным испытаниям и расчетам по изложенной 

выше методике.  

 
Заключение 

 
Таким образом, показано относительное пони-

жение КПД вентилятора в зависимости от расхода и 

окружной неравномерности потока. Подтверждена 

возможность выравнивания неравномерности путем 

размещения в выходной улитке направляющих пла-

стин (ребер).  

Предложенная методика по определению влия-

ния окружной неравномерности потока на характе-

ристики центробежного вентилятора, построенная 

на модели "параллельной работы компрессоров" и с 

использованием методики расчета этих характери-

стик по полуэмпирическим выражениям, позволила 

обеспечить высокую точность расчета. Обнаружено 

значительное влияние компоновочной схемы венти-

лятора на его характеристики из-за возможной не-

равномерности потока. Установка направляющих 

пластин в выходной спиральной улитке ослабляет 

такое влияние, но не устраняет неравномерность 

полностью. 
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