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ТУРБОКОМПРЕССОР С РЕГУЛИРУЕМЫМ СОПЛОВЫМ 
АППАРАТОМ: ГАЗОДИНАМИЧЕСКИЙ РАСЧЁТ, 
3D-МОДЕЛИРОВАНИЕ, CFD-АНАЛИЗ, ХАРАКТЕРИСТИКИ

Аннотация. Введение (постановка задачи и актуальность). Ужесточающиеся экологические 
требования к двигателям транспортных средств требуют разработки и внедрения высокоэффек-
тивных турбокомпрессоров. Переход от внешнего к внутреннему регулированию, а именно к регу-
лируемому сопловому аппарату (РСА) турбины, продиктован необходимостью сокращения времени 
переходных процессов при работе двигателя и самого транспортного средства. 
Цель исследования заключается в разработке и подтверждении методологии (общей стратегии) 
проектирования и модернизации радиально-осевых турбин с РСА. 
Методология и методы. В работе использовано сочетание моделей расчёта самого двигателя 
с предварительной верификацией по результатам испытаний на моторном стенде (AVL BOOST, 
CRUISE M), газодинамического расчёта турбинной ступени с определением геометрических 
параметров лопаточного венца, корпуса (улитки) и механизма привода лопаток, их геометриче-
ского моделирования (Siemens NX) с последующим экспортом 3D-моделей, гидродинамического 
моделирования течения в ступени, в том числе с учётом переносной составляющей (с вращением 
рабочего колеса) и построения характеристик ступени (AVL FIRE).
Результаты и научная новизна. Сочетание (синтез) расчётных моделей различного уровня позво-
ляет определить геометрические параметры турбины турбокомпрессора с РСА, обеспечивающие 
высокую эффективность (коэффициент полезного действия) турбинной ступени с одновременным 
смещением режима максимального крутящего момента самого двигателя в область более низких 
значений частот вращения коленчатого вала (по внешней скоростной характеристике).
Практическая значимость работы заключается в сокращении времени проектировочных и после-
дующих доводочных (экспериментальных) работ при создании и модернизации турбин с РСА 
малоразмерных турбокомпрессоров. Полученные значения относительных геометрических пара-
метров могут быть использованы на стадии проектирования.
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VARIABLE NOZZLE TURBOCHARGER: GAS-DYNAMIC CALCULATION, 3D MODELING,  
CFD ANALYSIS, CHARACTERISTICS

Abstract. Introduction (problem statement and relevance). The environmental requirements for vehicle 
engines becoming more stringent require development and introduction of high-performance turbo-

ДВИГАТЕ ЛЕС ТРОЕНИЕ



7Труды НАМИ № 1 (292) • 2023 / Trudy NAMI no. 1 (292) • 2023

Двигателестроение

chargers. Transition from external to internal varying, namely to the variable nozzles of the turbine, 
is caused by the necessity to reduce the transient process time during operation of the engine and the 
vehicle itself. 
The purpose of the study is development and confirmation of the methodology (general strategy) for 
designing and modernization of radial-axial turbines with variable nozzles. 
Methodology and research methods. The study used the combination of calculation models for the engine 
itself with preliminary verification based on the results of tests on the engine test bench (AVL BOOST, 
CRUISE M), gas-dynamic calculation of the turbine stage with determination of geometric parameters 
of the blade ring, housing (volute) and blade drive mechanism, their geometric modeling (Siemens NX) 
followed by 3D models export, CFD simulation of the stage flow including taking into account the transfer 
element (with impeller rotation) and generation of the stage curves (AVL FIRE).
Scientific novelty and results. Combination (synthesis) of calculation models of different levels makes it 
possible to determine geometric parameters of the turbocharger turbine with variable nozzles providing 
high efficiency (performance factor) of the turbine stage with a simultaneous shift of the maximum 
torque mode of the engine itself to the area of lower crankshaft rotation rate (along the full-load curve).
Practical significance of the paper consists in reduction of the time of design and subsequent refinement 
(experimental) works during creation and modernization of turbines with variable nozzles of small-sized 
turbochargers. The obtained values of relative geometric parameters can be used at the design stage.

Key words: internal combustion engine, boost, pressure charging, turbocharger, turbine, set of nozzles, 
varying

For citation: Rumyantsev V.V., Lushcheko V.A., Mavleev I.R., Pavlenko A.P. [Variable nozzle turbo-
charger: gas-dynamic calculation, 3D modeling, CFD analysis, characteristics]. Trudy NAMI, 2023,  
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Введение

При создании современных и перспективных 
двигателей внутреннего сгорания с наддувом 

особое внимание уделяется вопросам регулирова-
ния турбокомпрессоров. В отношении турбины, 
как источника энергии, эти вопросы наиболее ак-
туальны. Если говорить о способах регулирования 
турбин, то конструкторы и производители тур-
бокомпрессоров (ТКР) отмечают преимущества 
применения лопаточных регулируемых сопловых 
аппаратов (РСА) [1–3].

По аналогии с транспортными газотурбинны-
ми двигателями, в которых применяются силовые 
турбины осевой конструкции, можно отметить ос-
новное преимущество соплового регулирования – 
сокращение времени переходных процессов [4]. 
Последнее особенно важно при ужесточении за-
конодательных требований и потребительских 
свойств, предъявляемых к транспортным двига-
телям.

Производство турбокомпрессоров для дизелей 
большегрузных автомобилей успешно освоено на 
предприятиях Российской Федерации [5], однако 
сложно привести примеры ТКР с регулированием. 

Если до недавнего времени основным способом 
регулирования ТКР являлся перепуск газа мимо 
турбины [1], то в настоящее время в турбокомпрес-
сорах иностранного производства всё чаще обра-
щаются к регулируемому сопловому аппарату тур-

бинной ступени ТКР [2, 3]. Отметим, что введение 
РСА в конструкцию ТКР необязательно вызывает 
необходимость в изменении конструкции других 
основных элементов: рабочего колеса и корпуса 
компрессорной ступени, рабочего колеса (ротора) 
турбины, подшипникового узла. Поэтому регули-
руемый сопловой аппарат можно рассматривать 
как средство модернизации нерегулируемых ТКР.

В работе использовано сочетание моделей рас-
чёта самого двигателя с предварительной верифи-
кацией по результатам испытаний на моторном 
стенде (AVL BOOST, CRUISE M), газодинамиче-
ского расчёта турбинной ступени с определением 
геометрических параметров лопаточного венца, 
корпуса (улитки) и механизма привода лопаток, 
их геометрического моделирования (Siemens NX) 
с последующим экспортом 3D-моделей, гидроди-
намического моделирования течения в ступени, 
в том числе с учётом переносной составляющей 
(с вращением рабочего колеса) и построения ха-
рактеристик ступени (AVL FIRE). 

Газодинамический расчёт турбинной ступени 
с регулируемым сопловым аппаратом.  

Закон регулирования

Созданию конструкции турбин с РСА пред-
шествуют расчёты, позволяющие определить ос-
новные размеры и параметры газового потока на 
предвключённом (перед рабочим колесом турби-
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ны) участке: углы установки лопаток, шаг между 
ними, длину хорды профилей, размеры улитки 
(корпуса) турбины, кинематические и термодина-
мические параметры газового потока. Параметры 
турбинной ступени должны при этом обеспечить 
работу компрессорной ступени таким образом, 
чтобы степень повышения давления πК при задан-
ных значениях расхода воздуха GВ через двигатель 
соответствовала величине потребного изменения 
эффективного крутящего момента Ме (среднего 
эффективного давления ре) по частоте вращения 
n коленчатого вала ДВС по внешней скоростной 
характеристике: Ме = f1(n); ре = f2(n).

Средства моделирования рабочего процесса 
(теплового расчёта), реализованные в виде ком-
мерческих пакетов программ, к примеру [6], пред-
полагают расчёт вышеуказанной характеристики. 
На данной стадии расчётов можно идентифици-
ровать не только режимные, но и геометрические 
параметры компрессорной и турбинной ступеней 
ТКР. Важно отметить, что на каждом установив-
шемся режиме работы ДВС по внешней скорост-
ной характеристике (ВСХ) выполняется условие 
баланса мощностей компрессора и турбины.

Исходными данными для газодинамического 
расчёта, полученными в результате расчёта [6], 
являются:

 y расход газа через турбину GГ (кг/с); если в ре-
зультате теплового расчёта предполагалось 
регулирование турбины перепуском газа, то 
в случае применения РСА, расход газа опре-
деляется: GГ = GВ·[1+1/(α·L0)], где α – коэф-
фициент избытка воздуха, L0 = 14,9кг.в

кг.т . – коли-
чество воздуха (GВ, кг) для полного сгорания 
топлива (GТ, кг);

 y давление РГ (Па) и температура ТГ (К) газа 
перед турбиной;

 y давление РГ 2 (Па) и температура ТГ 2 (К) газа 
за турбиной;

 y геометрические параметры рабочего колеса 
турбины: внешний диаметр D1Т (м) и ширина 
рабочего колеса b1 (м) на диаметре D1Т.

Абсолютная скорость газа (м/с) на выходе из 
соплового аппарата [7, 8]:

  .SC Cϕ= ⋅1 1   (1)

Скорость адиабатического истечения газа (м/с) 
из соплового аппарата (на входе в рабочее колесо) 
в абсолютном движении:

 . (2)

Адиабатический теплоперепад (удельная ра-
бота расширения газа) H01 (Дж/кг) в сопловом 
аппарате:

 H01 = (1 – ρТ)·HTS,  (3)

где HTS – адиабатический теплоперепад (Дж/кг) 
в турбине:

 . (4)

В формуле (4) обозначено: πТ = PГ /РГ2 – степень 
понижения давления газа в турбине; kГ = 1,33 – по-
казатель адиабаты и массовая газовая постоянная 
RГ = 288,3 Дж/(кг·К) для продуктов сгорания угле-
водородных топлив.

Скоростной коэффициент φ соплового аппара-
та и степень ρТ реактивности ступени задаются 
в соответствии с рекомендациями [7–11], что со-
ответствует рекомендациям и иностранных иссле-
дователей [12–14].

Расход газа через турбину (кг/с) определяется 
по уравнению расхода. Для сечения на выходе из 
соплового аппарата на диаметре D1Т (рис. 1):

  (5)

Здесь ρ1 = Р1/(RГ·T1) – плотность газа на выходе 
из соплового аппарата (кг/м3); F1 = π·D1Т·b1 – пло-
щадь проходного сечения на диаметре D1Т (м2).

Давление Р1 (Па) и температура Т1 (К) на вы-
ходе из соплового аппарата:

 ; (6)

 .  (7)
 

Рис. 1. Треугольник скоростей на выходе  
из соплового аппарата 



9Труды НАМИ № 1 (292) • 2023 / Trudy NAMI no. 1 (292) • 2023

Двигателестроение

Показатель n политропы в уравнении (7) опре-
деляется с учётом потерь в сопловом аппарате:

 . (8)

Угол α1 выхода потока из соплового аппарата:

   (9)

С достаточной точностью можно считать, что 
угол выхода потока газа из соплового аппарата 
совпадает с углом γуст установки профиля [7, 11].

Газодинамический расчёт проводится итераци-
онным методом при заданных параметрах потока 
газа на выходе из турбины РГ2 и ТГ 2 и геометриче-
ских параметрах рабочего колеса на выходе – пло-
щади F2 и угла лопаток β2. В результате газодина-
мического расчёта по уравнениям получают закон 
изменения угла выхода потока (установки лопаток 
соплового аппарата) на каждом расчётном режиме:

 α1 = f (n). (10)
 

Геометрические параметры решётки 
соплового аппарата

Построение решётки лопаток соплового ап-
парата (СА) связано с определением следующих 
геометрических параметров:

выбор количества zСА лопаток;
 y определение радиальной протяжённости  
D0 /D1 соплового аппарата;

 y определение хорды b профиля лопаток 
(рис. 2);

 y выбор формы профиля (координаты спинки 
и корыта).

Диаметр D1 = D1T + 2δР, где δР – радиальный за-
зор между рабочим колесом турбины и лопатками 
соплового аппарата.

Количество лопаток СА zСА определяет шаг 
(расстояние) между ними. Шаг на выходе из СА 
(на диаметре D1):

 t1 = π·D1/zСА. (11)

Шаг решётки определяет «густоту» решётки 
и определяет потери в ней, с одной стороны, и эф-
фективность – с другой. Этому параметру уделя-
ется особое внимание. В соответствии с рекомен-
дациями, приведёнными в [7–9, 11, 12, 14–16], 
следует выбирать значение относительного шага 
решётки (t1/b). Так, в [8] оптимальное значение 
относительного шага optt  = t1/b = 0,69–0,7; в [16] 
рекомендованное значение t/b = 0,6–0,8; в [8] ре-
комендовано t/b = 0,55–0,65; в [11] t  = 0,54–0,78; 
в [12, с. 192] отмечено, что «…отношение шага 
к ширине решётки мно выбрать примерно 0,9, так 
как в соответствии с данными Эйнли именно при 
такой величине t/b потери невелики» и т.д. В ра-
боте [16] исследовалось влияние густоты решёток 
(b/t) на потери в центростремительной малораз-
мерной турбине – микротурбине (внешний диа-
метр рабочего колеса D1T = 51 мм). Исследования 
проводились в диапазоне b/t = 0,8–2,4, что соот-
ветствовало t  = t/b = 0,41–1,25. Показано, что при 
значениях b/t < 1,1 (t/b = 0,9) происходит резкое 
снижение КПД турбины. При построении решётки 
рекомендуется делать проверку на «прострел».

Таким образом, выбор относительного шага ре-
шётки определяет значение хорды профиля лопатки 
b (см. рис. 2). В свою очередь, значение b зависит от 
отношения D0/D1, то есть радиальной протяжённости 
соплового аппарата. В [9] отмечено, что для решёток 
с потоком к центру D0/D1 = 1,4–1,1. А в [14]: «…от-
ношение диаметров 1,4 является нижним разумным 
пределом для радиального колеса».

При заданном значении диаметра D1 и выпол-
нении приведённых выше рекомендаций можно 
получить значение хорды профиля и внешнего 
диаметра D0 соплового аппарата. Следует отме-
тить, что значения хорды определяется при мак-
симальных углах установки профиля γуст (угла α1) 
с учётом рекомендаций [16] (рис. 3). В противном 

Рис. 2. К выбору геометрических параметров  
решётки соплового аппарата Рис. 3. «Прострел» решётки [17]
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случае при повороте лопаток от минимальных зна-
чений γуст к максимальным лопатки соплового ап-
парата будут задевать о лопатки рабочего колеса 
(рис. 4 и рис. 5), что недопустимо.

На длине хорды профиля b выполняется по-
строение профиля лопатки. Симметричные профи-
ли с кривыми образующими спинки и корыта [12] 
или плоскими с большим радиусом скругления 
входной кромки и меньшим выходной [13] техно-
логически проще, что в настоящее время не явля-
ется определяющим. Тем более, что в радиальных 
турбинах нет необходимости в «закрутке» лопаток 
по высоте пера, как это делается в осевых турби-
нах [7, 11 и др.]. Поэтому можно предположить, 
что лопатки с аэродинамическим профилем будут 
более эффективными с точки зрения повышения 
коэффициента полезного действия турбинной 
ступени. Наиболее простой и надёжный способ 
профилирования таких лопаток состоит в выпол-
нении их способом геометрического подобия по 
ранее отработанным и испытанным профилям 

осевых турбин [7–9, 17]. При этом в табличном 
виде задаются относительные координаты про-
филя: max /iX X X= ; 

max
 iY

XY = ; Xmax = b; YС – для 

выпуклой части (спинки); YК – для вогнутой части 
(корыта). 

Приведённые рекомендации были положены 
в основу геометрического моделирования сопло-
вого аппарата турбинной ступени с известными 
геометрическими и режимными параметрами, 
о которых сказано ранее. Было получено: коли-
чество сопловых лопаток zСА = 12; отношение  
D0/D1 = 1,42 (D1 = 89,5 мм); длина хорды 
b = 31,9 мм (с учётом радиальных зазоров 
δР = 1 мм); угол установки γуст = 24° (режим 
номинальной мощности); относительный шаг  
t/b = 0,73. 

Профилирование улитки 
турбинной ступени

В турбокомпрессорах ДВС улитки выполня-
ются с тангенциальным входом. Рекомендации по 
их профилированию и расчёту потерь достаточно 
полно описаны в научной литературе [8–11, 13, 18].

При отсутствии момента внешних сил уравне-
ние Эйлера [7 и др.] можно записать (рис. 6):

 (Rφ · CUул) = const, (12)

то есть при каждом значении угла поворота по-
тока газа в улитке φ произведение радиуса Rφ 
 расположения центра тяжести поперечного се-
чения улитки на среднерасходную скорость СUул 
остаётся постоянным. 

Рис. 4. Конструкция соплового аппарата

Рис. 5. К определению геометрических параметров решётки и профиля
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Для сечения улитки при φ = 0° площадь по-
перечного сечения:

  (13)

Скорость СUул при φ = 0° определяется из со-
отношений:

 

   (14)

В уравнении (14) обозначено: R0 = D0/2;  
R1 = D1/2; отношение (R0/Rφ=0) выбирается по реко-
мендациям, приведённым в [8, 9, 18], и уточняется 
в результате последовательных приближений в за-
висимости от формы поперечного сечения улитки. 
Для нашего случая (R0/Rφ=0) = 1,43; форма попереч-
ного сечения круглая.

Текущий радиус центра тяжести соответствую-
щего сечения (см. рис. 6):

 . (15)

Площади поперечного сечения улитки при теку-
щем значении угла φ уточняются с учётом потерь [19]:

  (16)

В уравнении (16) обозначено: 
ΔφУЛ = 0,0612 –2·104 D1Т – коэффициент потерь 
в улитке; 

; U1Т = (π · D1Т · nТКР)/60; 

nТКР – частота вращения ротора ТКР, мин-1 (выби-
рается по характеристике компрессорной ступени 
на соответствующем режиме работы).

Профилирование улитки проводится на номи-
нальном режиме работы двигателя, то есть при 
максимальном значении расхода газа.

3D-моделирование турбины с регулируемым 
сопловым аппаратом

Результаты газодинамического расчёта турбин-
ной ступени, профилирования лопаток и улитки 
позволяют создать 3D-модель турбинной ступени. 
При этом конструкция остальных элементов кор-
пуса и рабочее колесо не изменяются.

Из условий расположения привода лопаток 
РСА центры тяжести поперечных сечений улит-
ки были смещены в сторону выхода потока газа 
из ступени турбины.

Лопаточные венцы рассматривались в трёх ва-
риантах (таблица).

Рис. 6. Схема улитки турбины 

Т а б л и ц а
Результаты сравнительных расчётов эффективности ступеней

Профиль Рвх, Па Рвых, Па Δp = Рвх / Рвых

Мидзумати [13]

195100 109090 1,788

Симметричный «английский» [12]

184331 109065 1,690

Аэродинамический [9]

179364 109060 1,645
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Основные фрагменты моделирования (Siemens 
NX) приведены на рис. 7а – рис. 7е.

Кроме этого, были созданы динамическая 
3D-модель турбины с приводом лопаток РСА, 
а также 3D-модели всех элементов привода.

CFD-анализ эффективности лопаточных 
венцов и ступени в целом

Гидроаэродинамический анализ (англ. 
Computational Fluid Dynamics – CFD) осущест-
влялся с помощью лицензионного программ-
ного обеспечения AVL FIRE-M, версии 2020.2. 
Математическая модель течений газа в турбине 
с сопловым аппаратом была реализована в про-
граммном обеспечении AVL FIRE-M. Детальное 
описание моделей представлено в [20, 21]. В ра-
боте использовалась модель k-zeta-f. Эта модель 
была разработана Hanjalic, Popovac и Handziabdic 
[22], которые предложили версию модели вихре-
вой вязкости, основанной на концепции эллипти-
ческой релаксации Durbin [23]. Данная модель 
турбулентности рекомендована документацией 

FIRE-M как основная для проведения расчётов 
течений газов.

На первом этапе был проведён сравнительный 
анализ эффективности лопаточных венцов с симме-
тричными профилями [12, 13] и аэродинамическим 
профилем [9, 17]. При этом, с целью сокращения 
времени счёта и машинных ресурсов, рабочее коле-
со было виртуально «заторможено». CFD-анализу 
предшествовали импорт модели в расчётную среду 
и построение сеточной модели (рис. 8).

Расчёт проводился в стационарной постановке 
с использованием решателя SIMPLE AVL FIRE. 
Сходимость фиксировалась при достижении 
среднеквадратичных невязок в уравнениях 0,0001. 
Общее количество итераций составило 1000. Срав-
нение эффективности профилей проводилось по 
значению перепада давления на ступени при по-
стоянном расходе газа. Значения Рвх и Рвых были 
получены как средние значения соответственно на 
границах BND_Inlet и BND_Outlet (рис. 9). 

Для сравнения выбран режим максимального 
крутящего момента Ме двигателя, для которого 
угол α1 = 19,8°.

а б в

г д е

Рис. 7. Фрагменты моделирования ступени турбины с РСА:
а – создание модели улитки; б – улитка с кольцевым каналом для лопаток;

в – корпус с входным патрубком и фланцем; г – корпус с лопатками;
д – модуль РСА с приводом лопаток; е – лопатки (1) РСА с приводом (2)
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В результате данного сравнительного анали-
за было установлено, что в сопловом аппарате 
с лопатками аэродинамического профиля поте-
ри меньше на 8,7% по сравнению с «профилями 
Мидзумати» [13] и на 2,7% меньше по сравнению 
с «английскими» профилями [12]. Поэтому для 
дальнейшего анализа использовался лопаточный 
венец с лопатками аэродинамического профиля [9] 
(см. таблицу).

Моделирование течения проводилось в трёх-
мерной постановке с «вращением» рабочего 
колеса. Углы установки лопаток принимались 
γУСТ = α1 и составили: 16 и 19,8°, что соответ-
ствовало максимальному крутящему моменту 
двигателя в диапазоне оборотов коленчатого вала 
900–1100 мин-1, и 24  – для режима номинальной 
мощности. Частота вращения ротора ТКР опреде-
лялась по характеристике компрессорной ступени 

Рис. 8. Пример сеточной модели

Рис. 9. Границы турбинной ступени: вход (BND_Inlet),  
выход (BND_Outlet) 

Рис. 10. Области сеточной модели

вход колесо выход сборка модели
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для  соответствующих режимов. Для построения 
характеристик турбинной ступени диапазон часто, 
в общем случае, составлял 45000–95000 мин-1. Па-
раметры газового потока задавались по результатам 
теплового расчёта.

Объёмная сеточная модель состояла из много-
гранников и содержала три области (рис. 10).

Примеры распределения параметров потока 
газа в турбинной ступени показаны на рис. 11 
и рис. 12. 

Следует отметить достаточно равномерное 
распределение параметров потока (скорость, ста-
тическое давление) на выходе из соплового аппа-
рата. Проблемной можно считать область «язы-
ка» (зона угла поворота потока в улитке ближе  
к φ = 360°). 

Расчётные характеристики турбинной 
ступени при α1 = var

По результатам расчётов на каждом режиме 
были выполнены записи по поверхностям входа 
и выхода из турбины: осреднённых температур, 
и давлений. На основе данных значений рассчи-

тывались приведённый расход газа GГПР и внутрен-
ний КПД турбинной ступени ηТi:

 ;

 .

Характеристики, полученные при углах  
α1 = 16, 18 и 24° турбины с РСА и частоте враще-
ния ротора ТКР n = 45000–95000 мин-1, показаны  
на рис. 13. 

Если обратить внимание на левую область 
характеристик (πТ = 1,25–1,50), можно отметить 
достаточно высокие значения КПД ηTI, соответ-
ствующие требованиям ГОСТ Р 53637 для тур-
бокомпрессоров данной размерности. Вполне 
логично протекание расходной характеристики 
турбины – с увеличением угла α1 приведённый 
расход газа повышается.

Рис. 12. Распределение давлений: а – n = 45 800 мин-1; б – n = 73 625 мин-1

а б

а б

Рис. 11. Распределение скоростей: а – n = 45 800 мин-1; б – n = 73 625 мин-1

T
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С целью подтверждения достоверности резуль-
татов расчётного анализа была выполнена проце-
дура верификации модели, реализованной в AVL 
FIRE. За основу взяты результаты безмоторных 
испытаний ТКР с безлопаточным направляющим 
аппаратом (БНА) турбины без перепуска газа 
(рис. 14). Разница значений эффективного КПД тур-
бины при «настройке» модели не превышала ±0,5%. 

Заключение

В работе представлена методология проек-
тирования регулируемого соплового аппарата 
турбин малоразмерных турбокомпрессоров, ос-
нованная на синтезе моделей различного уров-
ня, современных средств численного анализа 
и 3D-моделирования.

Рис. 13. Характеристики турбины с РСА

Рис. 14. Сравнение полученных характеристик турбины с РСА и результатов испытаний  
базовой турбины с БНА (зелёный цвет)

Остальные обозначения на рис. 13
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Установлено, что максимальные значения эф-
фективного КПД турбины на режиме максималь-
ного крутящего момента двигателя достигаются 
при густоте решётки b/t = 1,37 (относительный шаг 
t/b = 0,73), относительный диаметр D0/D1 = 1,42.

Показано, что потери давления в решётках с аэ-
родинамическим профилем лопаток меньше, чем 
в решётках с симметричными профилями (от 2,7 
до 8,7%).

Применение РСА позволяет достигать макси-
мального значения эффективного КПД турбины 
при меньших значениях πТ, что согласуется с од-
ним из направлений совершенствования дизелей – 
downspeeding.

Полученные результаты могут быть положены 
в основу проектирования, изготовления, испыта-
ния и доводки регулируемых посредством РСА 
турбин.

Применённые расчётные модели верифици-
рованы по результатам безмоторных испытаний 
турбокомпрессора.
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