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ВЛИЯНИЕ ДВИЖЕНИЯ ГАЗА В ЗАЗОРАХ "РАБОЧЕЕ  
КОЛЕСО-КОРПУС" ЦЕНТРОБЕЖНОЙ КОМПРЕССОРНОЙ 

СТУПЕНИ НА КПД И ОСЕВУЮ СИЛУ

Аннотация. При эксплуатации мощных центробежных компрессоров, в частности, ком-
прессоров газоперекачивающих агрегатов, на некоторых режимах возникают проблемы с 
несущей способностью упорных подшипников. Еще в 1970-е гг. старший из авторов про-
вел численное исследование влияния закрутки потока в зазорах «корпус – рабочее колесо». 
Показано, что в зазоре «рабочее колесо – покрывающий диск» поток вращается быстрее, 
чем в зазоре у основного диска. Причина в том, что в этот зазор поступает поток протечек 
лабиринтного уплотнения покрывающего диска. Поток вносит в зазор закрутку, созданную 
лопатками рабочего колеса. Центробежная сила вращающегося потока снижает давление в 
зазоре у покрывающего диска сильнее, чем в противоположном зазоре. Если затормозить 
поток в зазоре у покрывающего диска – осевая сила уменьшится. Но потери трения диска 
снизят КПД. Авторы сделали расчетное CFD-исследование влияния напряжения трения в 
зазоре «корпус – покрывающий диск» на осевую силу и КПД центробежной ступени. Расче-
ты ступени с диаметром рабочего колеса 409 мм сделаны при гидравлически гладкой стенке 
корпуса в зазоре у покрывающего диска и при шероховатости 0.25, 0.5, 0.75, 1.0, 1.5 мм. При 
шероховатости 0.25 мм осевая сила уменьшилась на 21% ценой снижения КПД на 0.5% у 
ступени с коэффициентом расхода Ф = 0.0492. При шероховатости 1.5 мм КПД снизился на 
0.9%, а осевая сила уменьшилась на 32.6%. CFD-расчеты конкретного компрессора могут 
показать, является ли торможение потока в зазоре у покрывающего диска конкурентным по 
отношению к другим. Специальный расчет показал роль протечки в лабиринтном уплотне-
нии. При герметичном лабиринтном уплотнении КПД был бы выше на 0.9%, коэффициент 
теоретического напора выше 0.8%, осевая сила меньше 22.8%. Расчет показал также, что 
при коррозии стенок корпуса в пределах обоих зазоров потери трения на поверхностях тор-
мозят поток, снижают КПД, но практически не влияют на осевую силу.

Ключевые слова: центробежная компрессорная ступень, рабочее колесо, коэффициент 
трения дисков, коэффициент протечек, лабиринтное уплотнение.
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EFFECT OF GAS FLOW IN IMPELLER-HOUSING GAPS  
OF CENTRIFUGAL COMPRESSOR STAGE ON EFFICIENCY  

AND AXI-AL FORCE

Abstract. When operating powerful centrifugal compressors, in particular, pipeline compressors, 
some modes of operation pose problems with the thrust bearing capacity. Back in 1970, the 
senior of the authors carried out a numerical study of the effect of flow rotation in the housing–
impeller gaps. It was shown that in the impeller–shroud gap the flow rotates faster than in the 
gap near the main disk. The reason is that the leakage flow of the labyrinth seal of the shroud 
enters this gap. The flow introduces the rotation created by the impeller blades. The authors 
made a computational CFD study of the effect of friction stress in the housing–shroud gap on 
the thrust force and efficiency of the centrifugal stage. Calculations of a stage with an impeller 
diameter of 409 mm are made with a hydraulically smooth housing wall in the gap near the 
shroud at roughness of 0.25, 05, 0.75, 1.0, 1.5 mm. With a roughness of 0.25 mm, the axial 
force decreased by 21% at the cost of reducing the efficiency by 0.5% for a stage with a flow 
coefficient Φ = 0.0492. With a roughness of 1.5 mm, the efficiency decreased by 0.9%, and the 
axial force decreased by 32.6%. In exceptional cases and as a temporary measure to decrease the 
thrust force, it is possible to use deceleration of the flow in the gap at the shroud disk. A special 
calculation showed the role of leakage in the labyrinth seal. With a hermetic labyrinth seal, the 
efficiency would be higher by 0.9%, the loading factor would be higher by 0.8%, and the axial 
force would be less by 22.8%. The calculation also showed that during corrosion of the housing 
walls within both gaps, friction losses on the surfaces slow down the flow rotation in both gaps, 
reduce the efficiency, but have practically no impact on the thrust force.

Keywords: centrifugal compressor stage, impeller, cavity, parasitic losses, disc friction coefficient, 
leakage coefficient.
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Введение. Среди газовых нагрузок, действующих на ротор центробежного компрессора, осевая 
сила является наибольшей по величине, достигая нескольких тонн у компрессоров газоперекачи-
вающих агрегатов [1–5]. Ни традиционные масляные, ни современные магнитные подшипники 
не в состоянии уравновесить осевую силу такой величины. Для уменьшения осевой силы приме-
няются так называемые разгрузочные поршни, или думмисы. Для определения их размеров тре-
буются достаточно сложные газодинамические расчеты. При введении в строй новых компрессо-
ров иногда возникают проблемы с несущей способностью упорных подшипников [6–8]. Иногда 
меняются условия эксплуатации существующих машин, когда появляется такая же проблема. 
Изменение диаметра думмиса для снижения нагрузки на подшипник конструктивно сложная и 
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дорогостоящая задача. Авторы предлагают альтернативный подход воздействия на вращение по-
тока в зазоре между покрывающими дисками рабочих колес и корпусом.

Методы и материалы 

Политехническая научная школа турбокомпрессоростроения, к которой относят себя авторы, 
имеет давний и успешный опыт газодинамического проектирования промышленных центробеж-
ных компрессоров [9]. Основной инструмент – комплекс ПК-программ на основе инженерных 
математических моделей («Метод универсального моделирования»). Хотя по опыту авторов, 
программы вычислительной газодинамики (CFD) не гарантируют корректность моделирования 
центробежных компрессоров и ступеней [10], для ряда частных задач проектирования примене-
ние CFD дает полезные результаты [11]. 

Специалисты, эксплуатирующие компрессора, указывают на то, что восприятие газодинами-
ческой осевой силы упорным подшипником не всегда гарантировано. Осевая сила, действующая 
на ротор, очень велика. На рис. 1 показана схема рабочих колес промежуточной и последней 
ступени компрессора.

Осевая сила всегда направлена в сторону входа в рабочее колесо, поскольку давление на вхо-
де (сечение 0) меньше давления в зазоре «основной диск – корпус». На стадии проектирования 
для уменьшения осевой силы концевое лабиринтное уплотнение (ЛУ) располагают не на валу, а 
на некоем большем радиусе. Конструктивно это обычно диск (думмис, разгрузочный поршень) 
с цилиндрической или конической поверхностью лабиринтного уплотнения. Вытекающий из 
уплотнения думмиса газ отводится на всасывание компрессора и давление за думмисом практи-
чески равно давлению на всасывании. Чем выше расположено уплотнение думмиса, тем меньше 
осевая сила. Но это приводит к увеличению протечки газа через концевое лабиринтное уплотне-
ние. Объемный КПД [9] становится меньше.

В зазорах «рабочее колесо – корпус» газ вращается, поэтому давление p(r) в зазоре уменьшает-
ся от давления р2 на выходе из рабочего колеса (рис. 1), до величины, определяемой градиентом 
давления, возникающим из-за центробежной силы при вращении газа со скоростью cu:

где ρ – плотность газа, r – радиус, индексы 1 и 2 обозначают вход и выход из рабочего колеса 
соответственно. 

В зазоре у основного диска газ получает вращение от поверхности вращающегося диска. Ско-
рость вращения газа в зависимости от радиуса cu(r) примерно равна половине окружной скорости  
u = ω × r (u – окружная скорость, ω – угловая скорость вращения). 

В зазор у покрывающего диска из рабочего колеса поступает газ протечек лабиринтного уплот-
нения. Этот газ уже имеет окружную составляющую скорости cu2. Поэтому в зазоре у покрыва-
ющего диска газ вращается быстрее, чем в противоположном зазоре. В зазоре, где газ вращается 
быстрее, согласно уравнению (1) давление меньше. Падение давления в зазоре «корпус – покры-
вающий диск» увеличивает осевое усилие. 

Если в процессе эксплуатации компрессора упорный подшипник не справляется, естествен-
ное решение – увеличить диаметр думмиса. Это приведёт к некоторому снижению КПД. Цель 
работы – изучить альтернативный путь уменьшения осевой силы торможением потока в зазоре 
«корпус – покрывающий диск». Авторы публикаций о центробежных насосах [12–17], указыва-
ют на два способа снижения осевой силы воздействием на вращение газа – но в противополож-
ном зазоре «корпус-основной диск», рис. 2:
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Рис. 1. Схема уравновешивания осевой силы думмисом (разгрузочным поршнем).  
Слева – промежуточная ступень. Справа – концевая ступень с думмисом [9]

Fig. 1. Scheme of the axial force balancing with a dummis (unloading piston).  
On the left is an intermediate stage. On the right – the end stage with dummis [9]

Рис. 2. Уменьшение осевой силы раскруткой потока ребрами на поверхности основного диска [12]

Fig. 2. A decrease in the axial force by spinning the flow with ribs on the main disk surface [12]

Раскрутка потока ребрами на вращающемся рабочем колесе наверняка очень энергозатрат-
на. В многоступенчатом компрессоре снижение осевой силы может быть недостаточным. Ниже 
представлена расчетная оценка того, насколько торможение вращения газа в зазоре «корпус-по-
крывающий диск» уменьшает осевую силу с оценкой снижения КПД из-за увеличения потерь от 
трения наружной поверхности покрывающего диска.

Объект исследования. Методика CFD-расчетов
Объект исследования – модельная ступень типа РРК 0048-048-029 семейства 20СЕ Проблем-

ной лаборатории компрессоростроения ЛПИ [18]. Модельные ступени этого семейства разраба-
тывались в 1990-е гг. и нашли применение при создании нового поколения центробежных ком-
прессоров 1990–2000 гг. для Газпрома [18]. В тот период по проектам Методом универсального 
моделирования проф. Ю.Б. Галеркина были созданы компрессора и сменные проточные части 
мощностью 10–25 МВт, получившие высокую оценку производителей и потребителей компрес-
соров [19]. Сейчас по проектам авторов создано более 400 промышленных центробежных ком-
прессоров с суммарной мощностью 5.5 млн. кВт.
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Рис. 3. Меридиональный разрез проточной части модельной ступени РРК 0048-048-029  
и результат CFD-моделирования характеристик. Испытание при М

u
 = 0.6

Fig. 3. Meridional section of the flow path of the RRK 0048-048-029 model stage  
and the result of CFD modeling. Test at M

u
 = 0.6

Выбор модельной ступени РРК 0048-048-029 в качестве объекта представленного ниже иссле-
дования обусловлен тем, что это единственная ступень, характеристики которой авторам удалось 
достаточно корректно симулировать СFD – расчётом – рис. 3.

Характеристики модельной ступени представлены в безразмерном виде                          где:

–  коэффициент расхода  

–  политропный КПД по полным параметрам  

–  коэффициент внутреннего напора

–  коэффициент политропного напора

–         и         – полное давление на входе и выходе соответственно,          и          – полная тем-
пература на входе и выходе соответственно, k – показатель адиабаты, сp – удельная теплоемкость  
при постоянном давлении,      – массовый расход,        – плотность по полным параметрам на 
входе, u2 – окружная скорость на выходе из рабочего колеса. 

Для проведения численного исследования ступеней с моделированием течения в зазорах и 
лабиринтных уплотнениях использовался пакет программ Ansys CFX. Для построения структу-
рированной гексаэдральной расчётной сетки трехмерная модель разбита на отдельные области: 
«входной участок + РК + половина безлопаточного диффузора (БЛД)», «вторая половина БЛД 
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+ ПК + основная лопатка ОНА», «спрямляющая лопатка ОНА + выходной участок». Общее ко-
личество ячеек в зазорах 1,2 млн, размер всей расчётной сетки около 3 млн ячеек. Интерфейс 
«Frozen Rotor» задавался на удаленном расстоянии от РК, на радиусе, соответствующем середине 
БЛД. В расчётах использована модель турбулентности «SST» (Shear Stress Transport), в соответ-
ствии с требованиями низкорейнольдсовой модели турбулентности, задавались значения y+ не 
более 2 для корректного разрешения течения в пограничных слоях. Эта методика использована 
при выполнении представленного ниже расчетного исследования.

Известно, что уменьшение осевой силы путем торможения потока в зазоре у покрывающего 
диска иногда применяется в гидронасосах. На поверхности корпуса выполняются радиальные 
канавки, препятствующие вращению потока. В этом расчетном исследовании для торможения 
потока стенка корпуса условно делалась шероховатой, что увеличивало касательное напряжение 
трения в зазоре. Расчеты сделаны при гидравлически гладких поверхностях, образующих зазо-
ры, и при шероховатой поверхности корпуса в пределах зазора «корпус - покрывающий диск». 
Диаметр зерна эквивалентной песочной шероховатости принимался равным 0,25, 0,50, 0,75, 1, 
1,5 мм. Диаметр рабочего колеса модельной ступени 409 мм. Расчеты сделаны только для опти-
мального режима, значение условного коэффициента расхода Ф

опт
 = 0,0491 соответствует режиму 

экспериментального исследования.

Результаты 

Поведение газа в зазоре «корпус – покрывающий диск»
Поток протечек в лабиринтном уплотнении            и шероховатость стенок влияет на картину 

течения и давление в зазоре. На рис. 4 показаны линии тока в зазоре при разных условиях. Для 
наглядности зазор разделен на две части по его длине.

При отсутствии радиального течения движение газа в зазоре циркуляционное. У вращающей-
ся поверхности покрывающего диска газ движется к периферии. У неподвижной стенки корпуса 
газ движется в обратном направлении. При радиальном течении газа к лабиринтному уплотне-
нию и более сильном торможении на шероховатой стенке циркуляционная составляющая ско-
рости уменьшается (эту составляющую скорости принято называть закруткой потока). Показан-
ные на рис. 4 линии тока демонстрируют поведение меридиональной скорости потока cm = wm.  
Показанная цветом величина — это относительная скорость                      Когда стенка шерохо-
ватая, закрутка потока в абсолютном движении сильно тормозится. На рисунке справа область 
больших относительных скоростей на стенке корпуса – это область, где газ почти не вращается в  
зазоре,  

На рис. 5 показано изменение осредненной по ширине зазора окружной составляющей отно-
сительной скорости wu по радиусу. Для удобства анализа показана безразмерная закрутка – ско-
рость потока отнесена к окружной скорости u2.

Разница в закрутке потока при гладких стенках – кривые 1 и 2 – объясняется влиянием потока  
протечек           . Когда есть радиальный поток протечек            с закруткой cu2 на входе в зазор, 
во всем зазоре поток вращается быстрее. В относительном движении скорость меньше – поток 
вращается вместе с колесом.

Шероховатость стенки сильно тормозит вращение. С ростом шероховатости её влияние на за-
крутку уменьшается.

Обратим внимание на то, что при разной шероховатости разный расход газа через лабиринт-
ное уплотнение. Чем больше шероховатость, тем медленнее поток вращается в зазоре. Давление 
перед уплотнением увеличивается – увеличивается поток протечек           .

Окружная составляющая скорости в зазоре определяет давление p(r), что и определяет влия-
ние шероховатости на осевую силу. Изменение давления газа в зазоре показано на рис. 6.
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oooomпрлу

.uw c u= −
  

0.uc →

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Рис. 4. Линии тока в зазорах «покрывающий диск – корпус». Слева – при нулевом радиальном зазоре.  
В центре при радиальном зазоре 0,25 мм, поверхности гидравлически гладкие.  

Справа – при радиальном зазоре 0,25 мм, шероховатость корпуса 1 мм

Fig. 4. Streamlines in the gaps "covering disk – housing". Left – with zero radial clearance. 
In the center with a radial clearance of 0.25 mm, the surfaces are hydraulically smooth. 

Right – with a radial clearance of 0.25 mm, housing roughness of 1 mm

Рис. 5. Изменение окружной составляющей скорости по радиусу в зазоре «покрывающий диск – корпус» 
1 – Поверхности гладкие, нет протечки в ЛУ; 2 – Поверхности гладкие, поток протечки          = 0,0285 кг/с;  

3 – Шероховатость 0,25 мм, поток протечки          = 0,0219 кг/с; 4 – Шероховатость 0,5 мм,  
поток протечки          = 0,0223 кг/с; 5 – Шероховатость 0,75 мм, поток протечки          = 0,0228 кг/с;  

6 – Шероховатость 1 мм, поток протечки          = 0,0226 кг/с;  
7 – Шероховатость 1,5 мм, поток протечки          = 0,0228 кг/с; 8 – 0,5 u

Fig. 5. Change in the circumferential velocity component along the radius in the gap "covering disk – housing" 
1 – Surfaces are smooth, there is no leakage in the seals; 2 – Smooth surfaces, leakage flow          = 0.0285 kg/s;  

3 – Roughness 0.25 mm, leakage flow          = 0.0219 kg/s; 4 – Roughness 0.5 mm, leakage flow          = 0.0223 kg/s;  
5 – Roughness 0.75 mm, leakage flow          = 0.0228 kg/s; 6 – Roughness 1 mm, leakage flow          = 0.0226 kg/s;  

7 – Roughness 1.5 mm, leakage flow          = 0.0228 kg/s; 8 – 0.5 u
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На рис. 7 показано, как условия движения в зазоре влияют на касательное напряжение трения, 
определяющее мощность, затрачиваемую на преодоление сопротивления вращению диска.

Касательные напряжения зависят от закрутки потока и меняются по той же закономерности, 
что и закрутка потока на рис. 4.
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Энергетические соотношения в центробежной компрессорной ступени при CFD – расчете 
При анализе влияния шероховатости на эффективность ступени используются следующие за-

висимости:
–  коэффициент внутреннего напора:

Рис. 6. Изменение статического давления по радиусу в зазоре «покрывающий диск – корпус» 
1 – Поверхности гладкие, нет протечки в ЛУ; 2 – Поверхности гладкие; 3 – Шероховатость 0,25 мм;  

4 – Шероховатость 0,5 мм; 5 – Шероховатость 0,75 мм; 6 – Шероховатость 1 мм; 7 – Шероховатость 1,5 мм

Fig. 6. Change in the static pressure along the radius in the gap "covering disk – housing" 
1 – Surfaces are smooth, there is no leakage in the seas; 2 – Surfaces are smooth; 3 – Roughness 0.25 mm; 

4 – Roughness 0.5 mm; 5 – Roughness 0.75 mm; 6 – Roughness 1 mm; 7 – Roughness 1.5 mm

Рис. 7. Изменение касательного напряжения трения по радиусу в зазоре «покрывающий диск – корпус» 
1 – Поверхности гладкие, нет протечки в ЛУ; 2 – Поверхности гладкие; 3 – Шероховатость 0,25 мм;  

4 – Шероховатость 0,5 мм; 5 – Шероховатость 0,75 мм; 6 – Шероховатость 1 мм; 7 – Шероховатость 1,5 мм

Fig. 7. Change in the shear stress along the radius in the gap "covering disk – housing" 
1 – Surfaces are smooth, there is no leakage in the seals; 2 – Surfaces are smooth; 3 – Roughness 0.25 mm;  

4 – Roughness 0.5 mm; 5 – Roughness 0.75 mm; 6 – Roughness 1 mm; 7 – Roughness 1.5 mm

( )
2 2
2 2

,p k ni
i
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u u

∗ ∗−
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где hi – внутренний напор. Температура на входе задана, температура на выходе рассчитана;
–  внутренняя мощность:

расход газа задан;
–  коэффициент теоретического напора:

где b2 – высота лопатки рабочего колеса на выходе, cr2 – расходная компонента абсолютной ско-
рости. Компоненты абсолютной скорости рассчитаны;

–  теоретическая мощность:

–  сумма коэффициентов щелевых потерь (косвенное определение):

–  коэффициент протечки в уплотнении покрывающего диска:

массовый расход газа через лабиринтное уплотнение         рассчитан;
–  мощность трения диска:

здесь bд2 – ширина цилиндрического участка диска на периферии, D2 – диаметр выхода из рабо-
чего колеса. Касательные напряжения τ рассчитаны;

–  коэффициент трения диска:

–  осевая сила, действующая на рабочее колесо:

где D0, Dвт, Dл – диаметр входа в рабочее колесо, втулочный диаметр и диаметр лабиринтных 
уплотнений покрывающего диска соответственно.

Давление газа в зазорах рассчитано.

,i iN h m= × (3)
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2 2
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Обсуждение

На давление газа в зазоре «корпус – порывающий диск», т.е. на осевую силу, влияет поток 
протечек в лабиринтном уплотнении. Для дополнительной оценки этого фактора рассчитан ва-
риант «гс-лу0» с гладкими стенками и нулевым зазором в лабиринтном уплотнении. Основные 
варианты «ш0,5 – 1,5- лу0,25» Для более полного представления о влиянии шероховатости на 
дисковое трение дополнительно рассчитан вариант с шероховатостью стенок корпуса 1,5 мм в 
обоих зазорах «ш1,5пд/од-лу0,25»». Результаты расчета представлены в таблице.

Таблица 1 
Параметры исследованных вариантов ступени

Table  1
Parameters of the studied stage variants

1 2 3 4 5 6 7 8

Параметр «гс-лу0» «гс-лу0,25»
«ш0,25-

лу0,25»

«ш0,5-

лу0,25»

«ш0,75-

лу0,25»

«ш1-

лу0,25»

«ш1,5-

лу0,25»

ш1,5пд/

од-лу0,25»

η* 0,865 0,856 0,851 0,849 0,848 0,848 0,847 0,843

ψi 0,495 0,494 0,496 0,497 0,497 0,497 0,497 0,500

ψT 0,477 0,473 0,472 0,472 0,471 0,471 0,471 0,471

βmp + βnp

(ксв рсч)
0,0377 0,0444 0,0508 0,0529 0,0552 0,0552 0,0552 0,0616

βnp 0,0059 0,0173 0,0185 0,0187 0,0190 0,0191 0,0190 0,0182

βmp nд 0,0100 0,0087 0,0123 0,0143 0,0144 0,0149 0,0154 0,0155

βmp oд 0,0120 0,0143 0,0143 0,0143 0,0143 0,0144 0,0143 0,0189

βmp + βnp

(прм рсч)
0,0279 0,0403 0,0451 0,0473 0,0477 0,0484 0,0488 0,0527

τcp nд , Па 18,09 14,90 22,75 25,31 27,02 28,00 29,24 29,24

Mmp nд ,
H∙м

0,3192 0,2735 0,3881 0,4510 0,4537 0,4530 0,4862 0,4883

Rz , H 366,0 473,9 374,6 349,7 334,6 331,5 319,6 446,4

Rz /Rzz 0,772 1 0,790 0,747 0,706 0,700 0,674 0,942

При шероховатости 0,25 мм осевая сила уменьшилась на 21% ценой снижения КПД на 0.5% у 
ступени с коэффициентом расхода Ф = 0,0492. При шероховатости 1,5 мм КПД снизился на 0,9%, 
а осевая сила уменьшилась на 32,6%. 

Специальный расчет показал роль протечки в лабиринтном уплотнении (сопоставление вари-
антов 1 и 2). При герметичном лабиринтном уплотнении КПД был бы выше на 0,9%, коэффици-
ент теоретического напора выше на 0,8%, осевая сила меньше на 22,8%. При износе лабиринтных 
уплотнений происходит увеличение осевой силы. Если проблема с несущей способностью упор-
ного подшипника возникает в процессе эксплуатации, причиной может быть увеличение зазора 
в лабиринтном уплотнении покрывающего диска.

Расчет варианта 8 показал, что при коррозии стенок корпуса в пределах обоих зазоров потери 
трения на поверхностях тормозят поток, снижают КПД, но практически не влияют на осевую 
силу.

Неизбежные погрешности численных расчётов демонстрирует сравнение щелевых потерь, 
рассчитанных двумя способами. Прямой расчет по формулам (7, 9) дает величину βmp + βnp на 
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15 – 30% больше, чем косвенный расчет по формуле (6). Погрешности численного расчёта де-
монстрируют также выпадающие точки при графическом представлении результатов на рис. 8. 
Рассчитанные параметры представлены в зависимости от среднего касательного напряжения на 
стенках зазора у покрывающего диска.

Среднее касательное напряжение рассчитано по формуле

При изменении касательного напряжения вдвое, КПД снижается на 0.9% из-за увеличения 
щелевых потерь на 80%. Положительный результат – осевая сила уменьшается на 32.6%. 

Все представленные на рис. 8 параметры зависят от роста касательного напряжения практи-
чески линейно. В зависимости от того, насколько нужно снизить осевую силу, следует выбрать 
степень торможения закрутки потока в зазоре «корпус – покрывающий диск».

Заключение

В процессе эксплуатации возможна коррозия и загрязнение поверхностей корпуса в зазорах 
«корпус – рабочее колесо». Согласно расчету, это снижает КПД, но не влияет на осевую силу. 
Износ лабиринтных уплотнений снижает КПД и заметно увеличивает осевую силу. 

Для уменьшения осевой силы у построенного компрессора нужно заменить думмис на дум-
мис большего диаметра. Это увеличит протечки в его лабиринтном уплотнении и снизит объ-
емный КПД. Это можно оценить CFD-расчетом. Возможно, в том или ином конкретном случае 
уменьшение осевого усилия целесообразно сделать путем торможения закрутки потока в зазоре 
«корпус – покрывающий диск». Для этого на поверхности корпуса надо сделать радиальные бо-
роздки. CFD-расчет позволит сравнить положительный и отрицательный эффект двух вариантов 
снижения осевого усилия.

Рис. 8. Влияние касательного напряжения на стенке корпуса на осевую силу,  
потерю КПД и коэффициенты щелевых потерь

Fig. 8. Influence of shear stress on the housing wall on axial force, efficiency losses and gap losses factors
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