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Реферат
Актуальность. В статье установлена целесообразность использования осевых вентиляторных 
установок большой быстроходности по аэродинамическим схемам с одним рабочим колесом для 
аппаратов воздушного охлаждения газа. 
Цель и методы работы. С использованием математического анализа основных закономерностей 
осевых турбомашин получены уравнения для коэффициента полезного действия вентиляторной 
установки и вентилятора в зависимости от кинематических параметров потока и геометрических 
параметров вентиляторной установки.
Результаты. На базе теории оптимизации получены формулы для максимальных значений 
коэффициента полезного действия вентилятора и вентиляторной установки различной удельной 
быстроходности в зависимости от коэффициента расходной скорости и относительного 
диаметра втулки рабочего колеса. Предложена методика построения аэродинамических схем 
осевых вентиляторных установок для аппаратов воздушного охлаждения газа типа «К» с 
предельными максимальными значениями коэффициента полезного действия для заданных значений 
удельной быстроходности, относительного диаметра втулки рабочего колеса, аэродинамического 
качества профилей рабочего колеса, коэффициента аэродинамического сопротивления проточной 
части, коэффициента расходной скорости. Показана возможность создания вентиляторной 
установки с быстроходностью более 400 и экономичностью не менее 0,86.
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Введение. Для снижения температуры рабочей среды многих технологических 
процессов, в том числе и при перемещении газа в магистральных газопроводах, 
применяются аппараты воздушного охлаждения (АВО), в которых избыточная те-
плота от протекающего по оребренным трубам рабочего тела удаляется с помощью 
принудительного движения окружающего воздуха, подаваемого с помощью венти-
ляторных установок [1]. Применение АВО позволяет решить ряд актуальных хо-
зяйственных задач, уменьшив водопотребление на технические цели, загрязнение 
водоемов и почв, обеспечить жесткие требования экологии. Однако недостаточная 
эффективность теплообмена воздух–газ требует больших поверхностей для обес-
печения требуемого отвода тепла в силу низких теплофизических свойств возду-
ха, обуславливающих малое значение коэффициента теплоотдачи. В связи с этим 
АВО отличаются большими расходами охлаждающего воздуха и высокой удельной 
металлоемкостью. По этой причине актуальна задача повышения экономической 
эффективности вентиляторных установок, технического уровня и конкурентоспо-
собности отечественных АВО [2–5]. Для решения этой задачи большое значение 
приобретают исследования и создание высокоэкономичных адаптивных осевых 
вентиляторных установок, применяемых в АВО. Особенность этих вентиляторных 
установок заключается в высоких значениях удельной быстроходности, т. е. малой 
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внутренней энергии перемещаемого воздуха при больших его расходах. Специ-
фика осевых вентиляторных установок накладывает определенные особенности  
на методики их проектирования и оптимизации параметров, поскольку на первый 
план выходит жесткое требование к аэродинамическому качеству профилей ло-
паток рабочих колес и проточной части. Определяющим фактором, влияющим на 
выбор параметров аэродинамической схемы вентиляторов для АВО, является ве-
личина коэффициента полезного действия (КПД) и его изменение в зависимости 
от вариации атмосферных условий и интенсивности теплоотдачи АВО. При этом, 
в отличие от вентиляторных установок других типов, при проектировании венти-
ляторных установок для АВО необходимо рассчитывать их параметры с учетом 
входных и выходных элементов проточной части, т. е. рассматривать КПД венти-
ляторной установки в целом [5, 6]. Из анализа материалов, приведенных в [7, 8], 
при заданных коэффициенте теоретического давления ψt, коэффициенте аэроди-
намических потерь проточной части вентиляторной установки ξ и коэффициенте 
качества профилей решетки рабочего колеса k на заданном среднем радиусе r КПД 
вентиляторной установки является функцией коэффициента среднерасходной ско-
рости φ. Кроме того, при заданном коэффициенте теоретического давления ψt зна-
чение среднерасходной скорости φ определяет поле скоростей и нагруженность 
профилей решетки рабочего колеса. Следовательно, от указанных параметров за-
висят густота решетки профилей рабочего колеса τ, суммарная ширина лопаток, 
осевые, радиальные габариты и масса вентиляторной установки. 

Таким образом, изменяя величину среднерасходной скорости φ можно опре-
делять максимально возможные значения КПД вентиляторной установки, ее га-
бариты и массу в зависимости от удельной быстроходности. Решение этой задачи 
наиболее принципиально именно для вентиляторов с большой удельной быстро-
ходностью, которые выполняются исключительно по схеме «К», т. е. с одним ра-
бочем колесом, без входного и выходного направляющих аппаратов, применение 
которых при удельной быстроходности ny ≥ 400 приводит к ухудшению массовых 
габаритных характеристик и экономичности. 

Постановка задачи, характеристика и методы. Решение задачи определе-
ния оптимальных параметров вентиляторных установок большой удельной бы-
строходности для АВО в статье выполнено в два последовательных этапа, с ис-
пользованием математического приема поиска области локальных максимумов 
многопараметрической задачи с последующим определением предельных зна-
чений параметров в этой области. На первом этапе построена математическая 
модель определения локальных значений параметров, обеспечивающих наиболь-
шую экономичность вентиляторных установок с большой быстроходностью. Она 
позволит определить абсолютный локальный максимум КПД вентиляторных 
установок различных аэродинамических схем с большой удельной быстроходно-
стью. На втором этапе выявлено наиболее рациональное предельное сочетание 
расчетных параметров, при котором достигается наибольшая экономическая эф-
фективность вентиляторных установок и, соответственно, наиболее рациональ-
ный диапазон значений удельной быстроходности для режимов максимального 
КПД вентиляторных установок в сочетании с относительным диаметром втулки. 

Математическое моделирование. Для построения математической модели, 
определяющей оптимальные локальные значения среднерасходной скорости вен-
тилятора φopt и вентиляторной установки φуopt, необходимо решить два уравнения:
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уηη 0;         0,
φ φ

∂∂
= =

∂ ∂
(1)

где η, ηу – КПД вентилятора и вентиляторной установки соответственно.

                                                   (1)

где η, ηу – КПД вентилятора и вентиляторной установки соответственно.
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Выражение для КПД вентилятора и вентиляторной установки получим пос-
ле соответствующих преобразований с учетом [7, 9] для переменных значений 
удельной быстроходности в виде: 

 
 3 «Известия вузов. Горный журнал», № …, 2021 ISSN 0536-1028

Выражение для КПД вентилятора и вентиляторной установки получим после 
соответствующих преобразований с учетом [7, 9] для переменных значений 
удельной быстроходности в виде: 
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где ν – относительный диаметр втулки рабочего колеса.
Первое из уравнений (1) с учетом (2) дает величину оптимального значения 

среднерасходной скорости для вентилятора φopt при ξ = 0. Второе уравнение из 
формулы (1) определяет оптимальную величину среднерасходной скорости φуopt
для вентиляторной установки при ξ > 0. 

Уравнение для оптимальной локальной величины коэффициента 
среднерасходной скорости для вентилятора по схеме «К» без меридионального 
ускорения потока, используя формулу (2) для КПД вентилятора и приняв φ2 за 
среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, получим в виде:
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Уравнение для оптимальной величины коэффициента среднерасходной 
скорости вентиляторной установки, используя формулу (2) для КПД по схеме 
«К» и приняв φ2у за среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, 
получим в виде:
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Уравнение (4) для оптимальной локальной величины коэффициента осевой 
скорости вентилятора φ2opt получена при условии независимости коэффициента 
аэродинамического качества профилей решетки k от коэффициента осевой 
скорости φ2. При учете зависимости ( ) ( )2 0 2 0φ 2δ φk f k k k k= = + = + ∆
уравнение (4) можно представить в виде:

2opt 2optφ φ 1 ,k k= + ∆ (5)

где 0 0/ ;  δ ,  k k k k k∆ = ∆ – диапазон изменения коэффициента аэродинамического 
качества профилей рабочих колес в диапазон φ2max – φ2min и его значения для φ2 =
φ2opt.

Из анализа уравнений (3), (5) видно, что выбором величин φ2opt и φ2уopt можно 
влиять на КПД вентилятора и вентиляторной установки, а также на их габариты 
и массу в зависимости от величины удельной быстроходности.

Максимальное локальное значение КПД вентилятора с учетом [7, 8] при φ2 =
φ2opt и ξ = 0 получим в виде:
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                (2)

где ν – относительный диаметр втулки рабочего колеса.
Первое из уравнений (1) с учетом (2) дает величину оптимального значения 

среднерасходной скорости для вентилятора φopt при ξ = 0. Второе уравнение из 
формулы (1) определяет оптимальную величину среднерасходной скорости φуopt 
для вентиляторной установки при ξ > 0. 

Уравнение для оптимальной локальной величины коэффициента среднерас-
ходной скорости для вентилятора по схеме «К» без меридионального ускорения 
потока, используя формулу (2) для КПД вентилятора и приняв φ2 за среднерас-
ходную скорость на выходе из рабочего колеса, получим в виде:
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скорости φ2. При учете зависимости ( ) ( )2 0 2 0φ 2δ φk f k k k k= = + = + ∆
уравнение (4) можно представить в виде:

2opt 2optφ φ 1 ,k k= + ∆ (5)

где 0 0/ ;  δ ,  k k k k k∆ = ∆ – диапазон изменения коэффициента аэродинамического 
качества профилей рабочих колес в диапазон φ2max – φ2min и его значения для φ2 =
φ2opt.

Из анализа уравнений (3), (5) видно, что выбором величин φ2opt и φ2уopt можно 
влиять на КПД вентилятора и вентиляторной установки, а также на их габариты 
и массу в зависимости от величины удельной быстроходности.

Максимальное локальное значение КПД вентилятора с учетом [7, 8] при φ2 =
φ2opt и ξ = 0 получим в виде:
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= − −
−

(6)

                                 (3)

Уравнение для оптимальной величины коэффициента среднерасходной ско-
рости вентиляторной установки, используя формулу (2) для КПД по схеме «К» и 
приняв φ2у за среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, получим 
в виде:
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Выражение для КПД вентилятора и вентиляторной установки получим после 
соответствующих преобразований с учетом [7, 9] для переменных значений 
удельной быстроходности в виде: 
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где ν – относительный диаметр втулки рабочего колеса.
Первое из уравнений (1) с учетом (2) дает величину оптимального значения 

среднерасходной скорости для вентилятора φopt при ξ = 0. Второе уравнение из 
формулы (1) определяет оптимальную величину среднерасходной скорости φуopt
для вентиляторной установки при ξ > 0. 

Уравнение для оптимальной локальной величины коэффициента 
среднерасходной скорости для вентилятора по схеме «К» без меридионального 
ускорения потока, используя формулу (2) для КПД вентилятора и приняв φ2 за 
среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, получим в виде:
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Уравнение для оптимальной величины коэффициента среднерасходной 
скорости вентиляторной установки, используя формулу (2) для КПД по схеме 
«К» и приняв φ2у за среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, 
получим в виде:
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Уравнение (4) для оптимальной локальной величины коэффициента осевой 
скорости вентилятора φ2opt получена при условии независимости коэффициента 
аэродинамического качества профилей решетки k от коэффициента осевой 
скорости φ2. При учете зависимости ( ) ( )2 0 2 0φ 2δ φk f k k k k= = + = + ∆
уравнение (4) можно представить в виде:

2opt 2optφ φ 1 ,k k= + ∆ (5)

где 0 0/ ;  δ ,  k k k k k∆ = ∆ – диапазон изменения коэффициента аэродинамического 
качества профилей рабочих колес в диапазон φ2max – φ2min и его значения для φ2 =
φ2opt.

Из анализа уравнений (3), (5) видно, что выбором величин φ2opt и φ2уopt можно 
влиять на КПД вентилятора и вентиляторной установки, а также на их габариты 
и массу в зависимости от величины удельной быстроходности.

Максимальное локальное значение КПД вентилятора с учетом [7, 8] при φ2 =
φ2opt и ξ = 0 получим в виде:

2opt 2/3
max 2opt4/3 2
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2φ 182,7 νη 1 ln φ .
1 νk n

= − −
−

(6)

             (4)

Уравнение (4) для оптимальной локальной величины коэффициента осевой 
скорости вентилятора φ2opt получено при условии независимости коэффициента 
аэродинамического качества профилей решетки k от коэффициента осевой скоро-
сти φ2. При учете зависимости 
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Выражение для КПД вентилятора и вентиляторной установки получим после 
соответствующих преобразований с учетом [7, 9] для переменных значений 
удельной быстроходности в виде: 
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где ν – относительный диаметр втулки рабочего колеса.
Первое из уравнений (1) с учетом (2) дает величину оптимального значения 

среднерасходной скорости для вентилятора φopt при ξ = 0. Второе уравнение из 
формулы (1) определяет оптимальную величину среднерасходной скорости φуopt
для вентиляторной установки при ξ > 0. 

Уравнение для оптимальной локальной величины коэффициента 
среднерасходной скорости для вентилятора по схеме «К» без меридионального 
ускорения потока, используя формулу (2) для КПД вентилятора и приняв φ2 за 
среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, получим в виде:
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Уравнение для оптимальной величины коэффициента среднерасходной 
скорости вентиляторной установки, используя формулу (2) для КПД по схеме 
«К» и приняв φ2у за среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, 
получим в виде:
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Уравнение (4) для оптимальной локальной величины коэффициента осевой 
скорости вентилятора φ2opt получена при условии независимости коэффициента 
аэродинамического качества профилей решетки k от коэффициента осевой 
скорости φ2. При учете зависимости ( ) ( )2 0 2 0φ 2δ φk f k k k k= = + = + ∆
уравнение (4) можно представить в виде:

2opt 2optφ φ 1 ,k k= + ∆ (5)

где 0 0/ ;  δ ,  k k k k k∆ = ∆ – диапазон изменения коэффициента аэродинамического 
качества профилей рабочих колес в диапазон φ2max – φ2min и его значения для φ2 =
φ2opt.

Из анализа уравнений (3), (5) видно, что выбором величин φ2opt и φ2уopt можно 
влиять на КПД вентилятора и вентиляторной установки, а также на их габариты 
и массу в зависимости от величины удельной быстроходности.

Максимальное локальное значение КПД вентилятора с учетом [7, 8] при φ2 =
φ2opt и ξ = 0 получим в виде:

2opt 2/3
max 2opt4/3 2

у

2φ 182,7 νη 1 ln φ .
1 νk n

= − −
−

(6)

 уравнение (4) 
можно представить в виде:
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Выражение для КПД вентилятора и вентиляторной установки получим после 
соответствующих преобразований с учетом [7, 9] для переменных значений 
удельной быстроходности в виде: 
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где ν – относительный диаметр втулки рабочего колеса.
Первое из уравнений (1) с учетом (2) дает величину оптимального значения 

среднерасходной скорости для вентилятора φopt при ξ = 0. Второе уравнение из 
формулы (1) определяет оптимальную величину среднерасходной скорости φуopt
для вентиляторной установки при ξ > 0. 

Уравнение для оптимальной локальной величины коэффициента 
среднерасходной скорости для вентилятора по схеме «К» без меридионального 
ускорения потока, используя формулу (2) для КПД вентилятора и приняв φ2 за 
среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, получим в виде:
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Уравнение для оптимальной величины коэффициента среднерасходной 
скорости вентиляторной установки, используя формулу (2) для КПД по схеме 
«К» и приняв φ2у за среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, 
получим в виде:
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Уравнение (4) для оптимальной локальной величины коэффициента осевой 
скорости вентилятора φ2opt получена при условии независимости коэффициента 
аэродинамического качества профилей решетки k от коэффициента осевой 
скорости φ2. При учете зависимости ( ) ( )2 0 2 0φ 2δ φk f k k k k= = + = + ∆
уравнение (4) можно представить в виде:

2opt 2optφ φ 1 ,k k= + ∆ (5)

где 0 0/ ;  δ ,  k k k k k∆ = ∆ – диапазон изменения коэффициента аэродинамического 
качества профилей рабочих колес в диапазон φ2max – φ2min и его значения для φ2 =
φ2opt.

Из анализа уравнений (3), (5) видно, что выбором величин φ2opt и φ2уopt можно 
влиять на КПД вентилятора и вентиляторной установки, а также на их габариты 
и массу в зависимости от величины удельной быстроходности.

Максимальное локальное значение КПД вентилятора с учетом [7, 8] при φ2 =
φ2opt и ξ = 0 получим в виде:
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max 2opt4/3 2
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= − −
−
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                                              (5)

где 
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Выражение для КПД вентилятора и вентиляторной установки получим после 
соответствующих преобразований с учетом [7, 9] для переменных значений 
удельной быстроходности в виде: 
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где ν – относительный диаметр втулки рабочего колеса.
Первое из уравнений (1) с учетом (2) дает величину оптимального значения 

среднерасходной скорости для вентилятора φopt при ξ = 0. Второе уравнение из 
формулы (1) определяет оптимальную величину среднерасходной скорости φуopt
для вентиляторной установки при ξ > 0. 

Уравнение для оптимальной локальной величины коэффициента 
среднерасходной скорости для вентилятора по схеме «К» без меридионального 
ускорения потока, используя формулу (2) для КПД вентилятора и приняв φ2 за 
среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, получим в виде:
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φ φ121,8 νln φ 0.
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− −
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(3)

Уравнение для оптимальной величины коэффициента среднерасходной 
скорости вентиляторной установки, используя формулу (2) для КПД по схеме 
«К» и приняв φ2у за среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, 
получим в виде:
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Уравнение (4) для оптимальной локальной величины коэффициента осевой 
скорости вентилятора φ2opt получена при условии независимости коэффициента 
аэродинамического качества профилей решетки k от коэффициента осевой 
скорости φ2. При учете зависимости ( ) ( )2 0 2 0φ 2δ φk f k k k k= = + = + ∆
уравнение (4) можно представить в виде:

2opt 2optφ φ 1 ,k k= + ∆ (5)

где 0 0/ ;  δ ,  k k k k k∆ = ∆ – диапазон изменения коэффициента аэродинамического 
качества профилей рабочих колес в диапазон φ2max – φ2min и его значения для φ2 =
φ2opt.

Из анализа уравнений (3), (5) видно, что выбором величин φ2opt и φ2уopt можно 
влиять на КПД вентилятора и вентиляторной установки, а также на их габариты 
и массу в зависимости от величины удельной быстроходности.

Максимальное локальное значение КПД вентилятора с учетом [7, 8] при φ2 =
φ2opt и ξ = 0 получим в виде:
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max 2opt4/3 2

у

2φ 182,7 νη 1 ln φ .
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−

(6)

 – диапазон изменения коэффициента аэродинамическо-
го качества профилей рабочих колес в диапазон φ2max – φ2min и его значения для  
φ2 = φ2opt.

Из анализа уравнений (3), (5) видно, что выбором величин φ2opt и φ2уopt можно 
влиять на КПД вентилятора и вентиляторной установки, а также на их габариты 
и массу в зависимости от величины удельной быстроходности.

Максимальное локальное значение КПД вентилятора с учетом [7, 8] при  
φ2 = φ2opt и ξ = 0 получим в виде:
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Выражение для КПД вентилятора и вентиляторной установки получим после 
соответствующих преобразований с учетом [7, 9] для переменных значений 
удельной быстроходности в виде: 
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где ν – относительный диаметр втулки рабочего колеса.
Первое из уравнений (1) с учетом (2) дает величину оптимального значения 

среднерасходной скорости для вентилятора φopt при ξ = 0. Второе уравнение из 
формулы (1) определяет оптимальную величину среднерасходной скорости φуopt
для вентиляторной установки при ξ > 0. 

Уравнение для оптимальной локальной величины коэффициента 
среднерасходной скорости для вентилятора по схеме «К» без меридионального 
ускорения потока, используя формулу (2) для КПД вентилятора и приняв φ2 за 
среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, получим в виде:
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Уравнение для оптимальной величины коэффициента среднерасходной 
скорости вентиляторной установки, используя формулу (2) для КПД по схеме 
«К» и приняв φ2у за среднерасходную скорость на выходе из рабочего колеса, 
получим в виде:
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Уравнение (4) для оптимальной локальной величины коэффициента осевой 
скорости вентилятора φ2opt получена при условии независимости коэффициента 
аэродинамического качества профилей решетки k от коэффициента осевой 
скорости φ2. При учете зависимости ( ) ( )2 0 2 0φ 2δ φk f k k k k= = + = + ∆
уравнение (4) можно представить в виде:

2opt 2optφ φ 1 ,k k= + ∆ (5)

где 0 0/ ;  δ ,  k k k k k∆ = ∆ – диапазон изменения коэффициента аэродинамического 
качества профилей рабочих колес в диапазон φ2max – φ2min и его значения для φ2 =
φ2opt.

Из анализа уравнений (3), (5) видно, что выбором величин φ2opt и φ2уopt можно 
влиять на КПД вентилятора и вентиляторной установки, а также на их габариты 
и массу в зависимости от величины удельной быстроходности.

Максимальное локальное значение КПД вентилятора с учетом [7, 8] при φ2 =
φ2opt и ξ = 0 получим в виде:
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(6)                                     (6)

Максимальное локальное значение КПД вентиляторной установки при  
φ2у = φ2уopt и ξ > 0 получим в виде:
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Максимальное локальное значение КПД вентиляторной установки при φ2у =
φ2уopt и ξ > 0 получим в виде:
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Таким образом, максимальное значение КПД вентиляторной установки 
является функцией кинематических параметров φ2, nу и геометрических 
параметров, определяющих коэффициент аэродинамического сопротивления
проточной части ξ. После соответствующих преобразований с учетом формул 
(3)–(7) уравнение снижения КПД вентиляторной установки при отклонении ее 
режима работы от оптимального φ2у ≠ φ2уopt можно получить в следующем виде:
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Из уравнений (5)–(7) видно, что при разработке вентиляторов с большой 
быстроходностью необходимо особое внимание уделять аэродинамическому 
качеству профилей рабочих колес и проточной части. 

Существенное значение для экономичности вентиляторных установок имеет 
величина остаточной закрутки потока за рабочим колесом, поскольку 
представляет собой аэродинамические потери энергии. Для вентиляторных 
установок с одним рабочим колесом, выполненных по аэродинамической схеме 
«К», величину относительной остаточной закрутки потока 2uC после 
соответствующих преобразований можно представить в виде:
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Из анализа формулы (9) видно, что с увеличением быстроходности снижается 
локальное отрицательное влияние остаточной закрутки, что обусловлено 
уменьшением удельной потенциальной энергии потока, перемещаемого 
вентиляторной установкой.

Диаметр и окружную скорость вентиляторной установки для достижения 
локальных максимумов определяют исходя из минимально потребляемой 
мощности. Подставив в уравнение для КПД (6) расход и давление 
вентиляторной установки, можно получить в общем виде функцию, 
устанавливающую взаимозависимость КПД вентиляторной установки, ее подачу 
Q, коэффициент аэродинамического качества профилей, коэффициент 
аэродинамического сопротивления проточной части, относительный диаметр 
втулки рабочего колеса и диаметр рабочего колеса Df(Q, ny, k, ξ, η, D, u, ηy) = 0. 
При заданных значениях расхода и давления вентиляторной установки известна 
ее удельная быстроходность. Таким образом, при данных значениях ny, k, ξ
можно найти локальные оптимальные значения окружной скорости uopt
вращения рабочего колеса и его диаметра Dopt, соответствующие максимальному 
КПД вентиляторной установки. Потребляемая мощность при этом будет 
соответствовать минимальному значению. Аналитическое решение данной 
задачи весьма сложно, по этой причине в данном случае она решается в два 
этапа.

На втором этапе при заданных значениях параметров ηу, φу, ν для повышения 
экономической эффективности вентиляторных установок большой 
быстроходности оптимизируют геометрию профилей лопаток рабочего колеса, 
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намического качества профилей, коэффициент аэродинамического сопротивле-
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соответствующие максимальному КПД вентиляторной установки. Потребляемая 
мощность при этом будет соответствовать минимальному значению. Аналитиче-
ское решение данной задачи весьма сложно, по этой причине в данном случае она 
решается в два этапа.

На втором этапе при заданных значениях параметров ηу, φу, ν для повышения 
экономической эффективности вентиляторных установок большой быстроходно-
сти оптимизируют геометрию профилей лопаток рабочего колеса, закон закрут-
ки и густоту решетки по радиусу, кривизну профилей [3, 10, 11]. Профилирова-
ние лопаток рабочего колеса, основанное на теоретических характеристиках и 
результатах испытаний решеток, не всегда может быть оптимальным, но даже 
если эти величины выбраны правильно, т. е. на расчетном режиме отсутствует 
отрывное вихреобразование, при других, более оптимальных сочетаниях пара-
метров может произойти некоторое повышение КПД, обеспечивающее запас по 
аэродинамическому сопротивлению до режима максимального давления [12, 13]. 

Результаты и обсуждение. В статье задача поставлена таким образом, чтобы 
установить предельные сочетания параметров ηу, φу, ν, при которых однозначно 
будет иметь место безотрывное обтекание, т. е. такое сочетание параметров, при 
котором существенно повлиять на их величину профилированием практически 
не представляется возможным. Для построения вентиляторной установки, обес-
печивающей при заданных параметрах наибольшую экономическую эффектив-
ность, необходимо добиваться минимальных потерь энергии в проточной части, 
максимального аэродинамического качества профилей лопаток рабочего колеса, 
оптимальной остаточной циркуляции на выходе из рабочего колеса, наиболь-
шей равномерности поля скоростей при входе на теплообменники воздушного 
охлаждения (ТВО) [10, 13–15]. Многочисленные исследования по определению 
оптимальных и предельных значений дают возможность замкнуть задачу выбо-
ра расчетных параметров. Очень важно, что указанное позволяет для каждого 
типа аэродинамической схемы вентиляторной установки определить диапазон 
значений удельной быстроходности, соответствующий режимам максимального 
КПД при различных значениях относительного диаметра втулки. Связь расчет-
ных параметров с величиной удельной быстроходности имеет большое значение, 
поскольку она практически известна по заданным параметрам: давлению, про-
изводительности вентиляторной установки, частоте вращения рабочего колеса. 
Замыкание задачи определения расчетных параметров осуществляется методом 
последовательных приближений для различных аэродинамических схем. После 
чего полученные параметры сравнивают для различных значений относительного 
диаметра втулки. Поскольку известны величины относительной быстроходности, 
коэффициента подачи давления и относительного диаметра втулки рабочего ко-
леса, может быть рассчитан КПД вентиляторной установки с различными значе-
ниями коэффициента аэродинамического сопротивления проточной части. Обра-
ботка результатов позволяет построить зависимость предельных максимальных 
значений КПД вентилятора и вентиляторной установки, удельной быстроходно-
сти, коэффициента давления при различных значениях относительного диаметра 
втулки и коэффициента аэродинамического сопротивления проточной части для 
разных схем вентилятора. При этом для обеспечения максимальной эффективно-
сти аппаратов воздушного охлаждения необходимо в качестве известной величи-
ны принимать оптимальные значения остаточной закрутки потока на выходе из 
рабочего колеса. Каждому расчетному значению коэффициента расходной скоро-
сти при данной удельной быстроходности соответствует наибольшее допустимое 
значение относительного диаметра втулки рабочего колеса. При заданных рас-
четных значениях удельной быстроходности, коэффициента расходной скорости, 
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относительного диаметра втулки при разных значениях коэффициента аэродина-
мического сопротивления проточной части существуют предельно возможные зна-
чения КПД. По этой причине для вентиляторных установок используемых в АВО, 
принципиальное значение имеет снижение коэффициента аэродинамического со-
противления проточной части и повышение аэродинамического качества профилей 
лопаток рабочих колес для создания высокоэкономичных вентиляторных устано-
вок с минимально возможными габаритно-массовыми характеристиками.

 
Рисунок 1. График зависимости предельных значений КПД вентилятора, 
вентиляторной установки и удельной быстроходности от коэффициента 

расходной скорости при:  
а – ν = 0,28; б – ν = 0,45; 1 – ζ = 0; 2 – ζ = 0,4; 3 – ζ = 0,8; 4 – ζ = 1,2 

Figure 1. A graph describing the dependency of fan efficiency factor limiting 
values, fan system, and specific speed on the flow coefficient under:  
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На рис. 1 приведена зависимость предельных значений КПД вентилятора и 
вентиляторной установки для различных значений коэффициента аэродинами-
ческого сопротивления проточной части от коэффициента расходной скорости.

Из анализа рис. 1 видно, что каждому значению удельной быстроходности и 
относительного диаметра втулки рабочего колеса соответствует оптимальный 
коэффициент расходной скорости, при котором достигается предельное макси-
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мальное значение КПД вентиляторной установки с конкретным значением ко-
эффициента аэродинамического сопротивления проточной части вентиляторной 
установки по аэродинамической схеме с одним рабочем колесом k. Причем чем 
больше коэффициент аэродинамического сопротивления проточной части, тем 
меньше оптимальный коэффициент расходной скорости и оптимальная удельная 
быстроходность, что неизбежно приводит к увеличению коэффициента давления 
вентиляторной установки.
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a – dependence of static and total efficiency factor η, ηs on volumetric flow rate Q, m3 · s–1;
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Для верификации полученных зависимостей проведены расчеты и аэродина-
мические испытания модели вентилятороной установки для АВО газа для сле-
дующих параметров: полное давление P = 200 Па; подача Q = 41 м3 · с–1; КПД  
η = 0,86. Полученные расчетные параметры: относительный диаметр втулки ра-
бочего колеса ν = 0,28; оптимальный коэффициент среднерасходной скорости  
φ2 = 0,126; удельная быстроходность ny = 430; окружная скорость вращения 
рабочего колеса u = 58 м/с. На рис. 2 приведена аэродинамическая характери-
стика вентиляторной установки ОГМ.ВУ 2,5-0,6К4. Эксплуатирующиеся в  
настоящее время вентиляторные установки для АВО газа типа ГАЦ-28-СТ 
имеют КПД = 0,71, т. е. на 18 % меньше КПД вентиляторной установки типа  
ОГМ.ВУ 2,5-0,6К4, спроектированной по методике. 
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Выводы. Показано, что для вентиляторных установок, выполненных по аэро-
динамической схеме с одним рабочим колесом «К», для каждого значения отно-
сительного диаметра втулки рабочего колеса η существует оптимальное значение 
удельной быстроходности nyopt, для каждого значения коэффициента аэродина-
мического сопротивления проточной части, при котором достигается предельное 
максимальное значение КПД установки. При η = 0,28, ξ = 0,1 предельное значе-
ние КПД вентиляторной установки ηymax = 0,86 достигается при оптимальном 
значении удельной быстроходности nyopt = 430.

Показано, что для вентиляторных установок большой удельной быстроходно-
сти, применяемых в АВО газа, оптимизация расходной скорости потока и удель-
ной быстроходности позволяет не менее чем на 15 % повысить КПД и на 12 % 
снизить габаритные параметры.

Установлено, что снижение коэффициента аэродинамического сопротивления 
проточной части позволит повысить экономичность вентиляторной установки не 
менее чем на 18 %.

Для каждого значения удельной быстроходности вентиляторной установки 
существует оптимальное значение окружной скорости, при котором достигается 
локальный минимум потребляемой мощности.
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Optimizing the parameters of gas air-cooling unit fan systems
Nikolai P. Kosarev1, Vladimir N. Makarov1, Aleksandr V. Ugolnikov1, Anna M. Belskikh1
1 Ural State Mining University, Ekaterinburg, Russia. 

Abstract
Research relevance. The article proves the advisability of applying high-speed axial fan systems by 
aerodynamic configuration with one impeller for gas air-cooling units.
Objective and methods of research. Equations for the efficiency factor of a fan system and a fan depending 
on flow kinematics and fan system geometry have been obtained by mathematically analyzing axial flow 
turbomachine main regularities.
Results. Based on the optimization theory, the formulae for maximum efficiency factor for a fan and a fan 
system of various specific speeds have been obtained depending on the flow coefficient and the impeller 
hub ratio. The method of creating the axial fan system aerodynamic configuration has been proposed 
for the K-type gas air-cooling units with the limiting maximum values of the efficiency factor for the 
prescribed values of the specific speed, impeller hub ratio, lift-to-drag ratio of the impellor profiles, air-
flow resistance coefficient of the flow channel, and the flow coefficient. The capability was shown to create 
the fan system with a speed exceeding 400 and efficiency of not less than 0.86.

Keywords: fan system; flow channel; input elements; output elements; efficiency factor; specific speed; 
lift-to-drag ratio; air-flow resistance coefficient.
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