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Аннотация. Рассмотрены основные причины выбора наилучших геометрических 

параметров термогазодинамической части турбины турбокомпрессора 

комбинированного судового дизеля, а также оптимального управления рабочими и 

конструктивными параметрами турбины турбокомпрессора, влияющими на технико-

экономические показатели комбинированного судового дизеля. Обозначены подходы к 

идентификации параметров, характеризующих работу турбины турбокомпрессора – 

без учета охлаждения турбины и с учетом охлаждения турбины. Показана система 

уравнений, описывающая процессы в неохлаждаемой и охлаждаемой турбине. 

Используя теорию подобия, составлена матрица параметров, характеризующих работу 

турбины с точки зрения вида рабочего тела, термогазодинамического процесса, 

конструктивных особенностей турбины и режимов ее работы. Представлены 

возможности управления работой турбины путем изменения геометрии ее проточной 

части с целью повышения эффективных показателей судового дизеля с газотурбинным 

наддувом на различных режимах его работы. 
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Abstract. The article examines the key factors in selecting the optimal geometric parameters 

for the thermogasdynamic section of a turbocharger turbine for a combined marine diesel, as 

well as the optimal control of the turbocharger turbine's operating and design parameters that 

influence the combined-cycle marine diesel engine's performance. Approaches to identifying 

the parameters characterizing turbocharger turbine operation are outlined, both with and 

without turbine cooling. A system of equations describing the processes in an uncooled and 

cooled turbine is presented. Using similarity theory, a matrix of parameters characterizing 

turbine operation in terms of the working fluid type, thermogasdynamic process, turbine 

design features, and operating modes is compiled. Potential for controlling turbine operation 

by varying the geometry of its flow path is presented, aimed at improving the performance of 

a turbocharged marine diesel engine in various operating modes. 
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Введение 

Ключевыми компонентами современных судовых дизелей, оснащенных 

газотурбинным наддувом, являются сам поршневой двигатель внутреннего сгорания и 

турбокомпрессор. Турбокомпрессор, в свою очередь, объединяет турбину (осевого 

или радиально-осевого типа) и центробежный компрессор. Форсирование судовых 

дизелей по среднему эффективному давлению 𝑝𝑚𝑒  за счет газотурбинного наддува 

обеспечивает качественный рост всех его технико-экономических показателей. 

Основным условием этого роста является высокая эффективность работы турбины 

турбокомпрессора. Опыт проектирования турбин агрегатов наддува для поршневых 

двигателей внутреннего сгорания, их доводки и согласования с поршневой частью 

двигателя внутреннего сгорания на различных режимах эксплуатации показывает 

существенное влияние геометрии проточной части турбины, как на КПД 

турбокомпрессора, так и на эффективные показатели судового дизеля. 

Таким образом, без точной оптимизации работы турбины турбокомпрессора под 

конкретный эксплуатационный режим работы судового дизеля и без возможности 

управления ее параметрами невозможно обеспечить эффективность рабочего 

процесса судового дизеля. Поэтому «настройка» турбины под заданные условия 

эксплуатации судового дизеля и возможность идентификации параметров, 

характеризующих ее работу, критически важны для обеспечения высоких технико-

экономических и экологических показателей судового дизеля в целом. 

Исходя из вышеизложенного, целью исследования является отработка 

теоретических вопросов, связанных с идентификацией параметров охлаждаемой и 

неохлаждаемой турбины турбокомпрессора судового дизеля с газотурбинным 

наддувом и управлением параметрами проточной части турбины с целью 

эффективного использования судового дизеля на различных режимах его 

эксплуатации. 

Результаты исследования 

Многопараметровые характеристики судового дизеля, газовой турбины и 

центробежного компрессора показывают, что каждый из этих элементов имеет 

достаточно узкую зону наиболее экономичной работы с высоким значением КПД. 

Для обеспечения наибольшей эффективности судового дизеля с газотурбинным 

наддувом эти зоны необходимо совместить – согласовать характеристики 

турбокомпрессора и судового дизеля. Достаточно просто эта задача решается только 

для номинального и близких к нему режимов или для некоторого выбранного 

частичного режима, например, режима максимального крутящего момента. Полное 

согласование компрессора, судового дизеля и газовой турбины при работе на 

различных режимах возможно только при использовании изменяемой геометрии 

проточной части турбокомпрессора и фаз газораспределения судового дизеля. 

Опыт создания и совершенствования судовых дизелей с газотурбинным наддувом 

показал нецелесообразность использования центробежных компрессоров с 

изменяемой геометрией проточной части, а наибольшее внимание было уделено 

регулированию газовых турбин [1–5]. В настоящее время задача гибкого адаптивного 

управления рабочим процессом судового дизеля с газотурбинным наддувом не может 

быть решена без использования турбокомпрессора с изменяемой геометрии 

проточной части газовой турбины и изменяемых фаз газораспределения судового 

дизеля. В свою очередь, идентификация параметров газовой турбины является 

неотъемлемой частью оптимального управления рабочим процессом судового дизеля 

с газотурбинным наддувом на различных режимах его эксплуатации. 

Определение оптимальной конфигурации проточной части турбины 

турбокомпрессора и выработка наиболее эффективных законов ее управления 

требуют обязательного применения математического моделирования 
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эксплуатационных режимов и параметров судового дизеля. В рамках 

математического моделирования, судовой дизель, оснащённый газотурбинным 

наддувом, рассматривается как комплексная термогазодинамическая система. Эта 

система включает в себя последовательность взаимосвязанных компонентов: рабочий 

цилиндр поршневого двигателя внутреннего сгорания, выпускной трубопровод, 

турбина, центробежный компрессор, охладитель наддувочного воздуха (если таковой 

установлен) и впускной трубопровод. 

В настоящее время существуют несколько методов математического 

моделирования рабочего процесса поршневого двигателя внутреннего сгорания 

(квазистационарный метод, метод характеристик, метод уединенных волн конечной 

амплитуды). Все они широко представлены в методической и научной литературе [1, 

6–8]. Поэтому в настоящей работе они не рассматриваются. 

При системном подходе к проектированию систем газотурбинного наддува 

поршневого двигателя внутреннего сгорания важное место занимает математическое 

моделирование рабочих процессов, происходящих в турбине, так как в дальнейшем 

практический успех метода идентификации напрямую коррелирует с уровнем 

математического моделирования рабочих процессов в турбине. 

Рассмотрим две концептуальные модели идентификации параметров турбины 

турбокомпрессора – без учета охлаждения турбины и с учетом охлаждения турбины. 

Первая модель (без учета охлаждения турбины) представляет собой систему 

уравнений, описывающую процессы в неохлаждаемой турбине, т. е. так называемый 

квазистационарный метод: 

- уравнение энергии 
𝑑𝑈т
𝑑𝑡

= ℎ1
𝑑𝐺1
𝑑𝑡

− ℎ2
𝑑𝐺2
𝑑𝑡

; 

- уравнение расхода (массового баланса) 
𝑑𝐺т
𝑑𝑡

=
𝑑𝐺1
𝑑𝑡

−
𝑑𝐺2
𝑑𝑡

; 

- уравнение состояния 

𝑝т𝑉т = 𝐺т𝑅г𝑇т, 

где 𝑈т – полная внутренняя энергия газов в турбине; ℎ1, ℎ2 – энтальпия газов 

соответственно на входе в турбину и на выходе из турбины; 𝐺т – расход газов через 

турбину; 𝐺1, 𝐺2 – расход газов соответственно на входе в турбину и на выходе из 

турбины; 𝑝т – давление газов в турбине; 𝑉т – объем проточной части турбины; 𝑅г – 

газовая постоянная для выпускных газов; 𝑇т – температура газов в турбине. 

Так как 𝑈т = 𝑢т𝐺т = 𝑐𝑣𝑇т𝐺т, где 𝑢т – удельная внутренняя энергия газов в 

турбине; 𝑐𝑣 – удельная теплоемкость газов в турбине при постоянном объеме, то 

т т т

v т v т

dU dG dT
c T c G

dt dt dt
= +  (1) 

Уравнение расхода (массового баланса) можно представить как 

' '

1 2
тdG

G G
dt

= −  (2) 

где 𝐺1
′  – секундный расход газов на входе в турбину; 𝐺2

′  – секундный расход газов на 

выходе из турбины. 

Тогда с учётом (1) и (2) уравнение энергии можно представить в виде 
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( )' ' ' '

1 2 1 1 2 2

т

v т v т

dT
c T G G c G hG h G

dt
− + = −  (3) 

Так как энтальпия газов ℎ = 𝑐𝑝𝑇, где 𝑐𝑝 – удельная теплоемкость газов при 

постоянном давлении; T – температура газов, то уравнение (3) после 

соответствующих преобразований примет вид: 

( )
1 2

' '' '
1 21 2т

g г g г т

т т т

G GdT G G
T k T k T

dt G G G

−
= − −  (4) 

где 𝑘г – показатель адиабаты для выпускных газов; 𝑇𝑔1 – температура газов на входе в 

турбину; 𝑇𝑔2 – температура газов на выходе из турбины. 

Расход газов через турбину определяется как 

2
μ ρ 2т т g тG f H=  (5) 

где μ𝑓т – эффективное проходное сечение турбины; ρ𝑔2  – плотность газов на выходе 

из турбины; 𝐻т – адиабатная работа турбины. 

Тогда с учётом (5) уравнение (4) можно представить в виде 

( )
1 2

2 2 2

' '' '

1 21 2

μ ρ 2 μ ρ 2 μ ρ 2

т

g г g г т

т g т т g т т g т

G GdT G G
T k T k T

dt f H f H f H

−
= − −  (6) 

Продифференцировав уравнение состояния системы по времени, получим 

т т т т

т т г т г т

dV dp dG dT
p V R T R G

dt dt dt dt
+ = +  (7) 

Так как в турбине 
𝑑𝑉т

𝑑𝑡
= 0, то после соответствующих преобразований 

уравнение (7) примет вид: 

.т г т т г т т т т т т

т т т т

dp R T dG R G dT p dG p dT

dt V dt V dt G dt T dt
= + = +  (8) 

Тогда с учётом (2) и (6) уравнение (8) после соответствующих 

преобразований можно представить как 

𝑑𝑝т
𝑑𝑡

= 𝑝т
𝐺1
′ − 𝐺2

′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
+ 𝑝т

𝑇𝑔1
𝑇т
𝑘г

𝐺1
′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
− 𝑝т

𝑇𝑔2
𝑇т
𝑘г

𝐺2
′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
− 𝑝т

𝐺1
′ − 𝐺2

′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
=

= 𝑝т
𝑇𝑔1
𝑇т
𝑘г

𝐺1
′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
− 𝑝т

𝑇𝑔2
𝑇т
𝑘г

𝐺2
′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т

. 

Таким образом, систему уравнений, описывающую процессы в турбине 

(квазистационарный метод) можно представить в следующем виде: 
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{
  
 

  
 
𝑑𝑇т
𝑑𝑡

= 𝑇𝑔1𝑘г
𝐺1
′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
− 𝑇𝑔2𝑘г

𝐺2
′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
− 𝑇т

(𝐺1
′ − 𝐺2

′ )

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
𝑑𝑝т
𝑑𝑡

= 𝑝т
𝑇𝑔1
𝑇т
𝑘г

𝐺1
′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
− 𝑝т

𝑇𝑔2
𝑇т
𝑘г

𝐺2
′

μ𝑓тρ𝑔2√2𝐻т
𝑑𝐺т
𝑑𝑡

= 𝐺1
′ − 𝐺2

′

. 

Основная идея параметрической идентификации заключается в определении 

неизвестных параметров, которые обычно присутствуют в математических моделях 

динамических систем. В контексте расчета характеристики турбины 

турбокомпрессора, ее математическая модель является примером такой динамической 

системы. Для нахождения точных или приемлемых значений этих параметров 

проводится идентифицирующий эксперимент, в ходе которого анализируются 

входные и выходные сигналы системы. Таким образом, возможность определить 

параметры системы по измерениям ее состояния является критерием ее 

идентифицируемости. 

Характеристики турбин турбокомпрессоров имеют вид ηт = 𝑓(𝐻т) и μ𝑓т = 𝑓(𝐻̅т), 
где ηт – эффективный КПД турбины; 𝐻̅т – коэффициент напора турбины [2,9]. 

Из уравнения (5) эффективное проходное сечение турбины можно определить как 

μ𝑓т =
𝐺т

ρ𝑔2√2𝐻т
=

𝐺т

ρ𝑔2√ 𝐻̅т𝑢1
2
, 

где 𝐻т = √
𝑘г

𝑘г−1
𝑅г𝑇𝑔1

∗ (1 − (
𝑝𝑔2
𝑝𝑔1
∗ )

𝑘г−1

𝑘г
); 𝑝𝑔1

∗ , 𝑇𝑔1
∗  – давление и температура 

заторможенного потока газов перед турбиной; 𝑝𝑔2  – статическое давление газов за 

турбиной; 𝑢1 – окружная скорость рабочего колеса турбины на входе; 𝑢1 =
π𝐷р.кт𝑛

60
; 

𝐷р.кт  – диаметр рабочего колеса турбины; n – частота вращения ротора 

турбокомпрессора. 

Таким образом, 

μ𝑓т = 𝑓(𝐺т, ρ𝑔2 , 𝐻т ). 

На основании формулы Стодола-Флюгеля видно, что изменение 𝐺т обусловлено 

изменением 𝑝𝑔1
∗ , 𝑇𝑔1

∗  и 𝑝𝑔2 , т. е. 

𝐺т = 𝑓(𝑝𝑔1
∗ , 𝑇𝑔1

∗ , 𝑝𝑔2). 

Давление 𝑝𝑔2 обычно принимается равным давлению окружающей среды 𝑝𝑎, т. е. 

𝑝𝑔2  = 𝑝𝑎 = const. Тогда расход газов через турбину будет являться функцией двух 

параметров, т. е. 

𝐺т = 𝑓(𝑝𝑔1
∗ , 𝑇𝑔1

∗ ). 

Так как ρ𝑔2 =
𝑝𝑔2

𝑅г𝑇𝑔2
, то 

ρ𝑔2 = 𝑓(𝑝𝑔2 , 𝑅г, 𝑇𝑔2) 

или с учетом вышесказанного 

ρ𝑔2 = 𝑓(𝑅г, 𝑇𝑔2). 

Тогда эффективное проходное сечение турбины будет являться функцией пяти 

параметров, т. е. 
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μ𝑓т = 𝑓(𝑝𝑔1
∗ , 𝑇𝑔1

∗ , 𝑇𝑔2 , 𝑅г, 𝑘г). 

Зависимость эффективного КПД для неохлаждаемых турбин имеет следующий 

вид [9]: 

ηт = 𝑓(M, Re, 𝑘г), 

где M – число Маха; 

M =
π𝐷р.кт𝑛

60√
2𝑘г
𝑘г − 1

𝑅г𝑇𝑔1
∗ (1 − (

𝑝𝑔2
𝑝𝑔1
∗ )

𝑘г−1
𝑘г
)

; 

Re – число Рейнольдса; 

Re =
𝐷р.кт𝑐1𝑝𝑔1

∗

𝑅г𝑇𝑔1
∗ μт

; 

𝑐1 – абсолютная скорость газов на входе в турбину; μт – коэффициент 

динамической вязкости газов. 

Вторая модель (с учетом охлаждения турбины) представляет собой следующую 

систему уравнений, описывающую процессы в охлаждаемой турбине: 

- уравнение расхода 

𝑑𝐺т
𝑑𝑡

= μ𝑓тρ𝑔2
√ 2𝑘г
𝑘г − 1

𝑅г𝑇𝑔1
∗ (1 − (

𝑝𝑔2
𝑝𝑔1
∗ ))

𝑘г−1
𝑘г

; 

- уравнение энергии с учетом теплообмена 

𝑑𝐿т
𝑑𝑡

= 𝑐𝑝𝑇𝑔1
∗ (1 − (

𝑝𝑔2
𝑝𝑔1
∗ ))

𝑘г−1
𝑘г

− α(𝑇𝑔1
∗ − 𝑇ст)𝐹п; 

- уравнение движения 

𝑑𝐿𝑢
𝑑𝑡

= 𝑢1𝑐1𝑢 + 𝑢2𝑐2𝑢 =
π𝐷р.кт𝑛

60
 (𝑐1𝑢 + μ2𝑐2𝑢), 

где α – коэффициент теплоотдачи от газов в стенки турбины; 𝑇ст – температура 

стенки корпуса турбины; 𝐹п – площадь поверхности корпуса турбины; 𝑐1𝑢 – окружная 

составляющая абсолютной скорости газа на выходе из соплового аппарата турбины; 

𝑢2 – окружная скорость рабочего колеса турбины на выходе; 𝑐2𝑢 – окружная 

составляющая абсолютной скорости газа на выходе из рабочего колеса турбины; μ2 – 

степень радиальности колеса турбины. 

Следует отметить, что решение этих уравнений в общем виде на данный момент 

затруднительно. Поэтому, при использовании экспериментальных данных, 

первостепенной задачей становится определение условий, при которых эти 

результаты могут быть экстраполированы на другие, аналогичные процессы. Теория 

подобия предлагает решение этой проблемы. Основные принципы применения 

теории подобия при моделировании термогазодинамических процессов в агрегатах 

наддува поршневых двигателей внутреннего сгорания представлены в 

соответствующей литературе [10–12]. 

Выбор величины безразмерных комплексов – критериев подобия – 

устанавливается на основании так называемой π-теоремы. При решении задач 
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механики достаточно установить четыре параметра с независимой размерностью: 

длина L, масса m, время t и температура T. Таким образом, можно составить перечень 

основных определяющих параметров для охлаждаемой турбины, которые 

представлены в табл. 1. 

Таблица 1 

Основные определяющие параметры для охлаждаемой турбины 

№ 

п/

п 

Наименование параметра Обозначение Размерность 

1 Диаметр рабочего колеса 𝐷1 L (м) 

2 Частота вращения ротора турбокомпрессора 𝑛тк 𝑡−1 (мин−1) 

3 Время t t (c) 

4 
Абсолютная скорость газов на входе в рабочее колесо 

турбины 
𝑐1 L𝑡−1 (м/с) 

5 Полное давление газов на входе в турбину 𝑝𝑔1
∗  

𝐿−1𝑚𝑡−2 

(кг (м ∙ 𝑐2)⁄ ) 

6 
Температура заторможенного потока газов на входе 

в турбину 
𝑇𝑔1
∗  T (K) 

7 Давление потока газов на выходе из турбины  𝑝𝑔2 
𝐿−1𝑚𝑡−2 

(кг (м ∙ 𝑐2)⁄ ) 

8 Газовая постоянная для выпускных газов R 
𝐿2𝑡−2𝑇−1 

(м2 (𝑐2 ∙ K)⁄ ) 

9 
Коэффициент динамической вязкости выпускных 

газов 
μг 

𝑚𝐿−1𝑡−1 
(кг (м ∙ 𝑐)⁄ ) 

10 
Коэффициент теплоотдачи от выпускных газов 

в стенки турбины 
α 

𝑚𝑡−3𝑇−1 

(кг (𝑐3 ∙ K)⁄ ) 

11 Коэффициент теплопроводности выпускных газов λг 
𝐿𝑚𝑡−3𝑇−1 

((кг ∙ м) (𝑐3 ∙ K)⁄ ) 

12 
Удельная теплоемкость выпускных газов при 

постоянном давлении 
𝑐𝑝г 

𝐿2𝑡−2𝑇−1 

(м2 (𝑐2 ∙ K)⁄ ) 

13 
Коэффициент объемного расширения выпускных 

газов 
βг 𝑇−1 (1/K) 

14 Температура стенки корпуса турбины 𝑇т𝑤 Т (K) 

15 Ускорение свободного падения 𝑔 𝐿𝑡−2 (м 𝑐2⁄ ) 

 

Некоторые из критериев подобия очевидны: 

1. Показатель адиабаты для выпускных газов 

π1 = 𝑐𝑝г 𝑐𝑣г⁄ = 𝑐𝑝г (𝑐𝑝г − 𝑅)⁄ = 𝑘, 

где 𝑐𝑝г , 𝑐𝑣г – соответственно удельная теплоемкость выпускных газов при 

постоянном давлении и постоянном объеме. 

2. Критерий Маха по окружной скорости рабочего колеса турбины 𝑢1 при k = 

const 

π2 = 𝑢1 𝑐ад⁄ = (π𝐷1𝑛тк)

(

 60√
2𝑘

(𝑘 − 1)
𝑅𝑇𝑔1

∗ [1 − (
𝑝𝑔2
𝑝𝑔1
∗ )

𝑘−1 
𝑘 

]

)

 ⁄ = M, 

где 𝑐ад – условная адиабатная скорость потока газов, соответствующая полному 

теплоперепаду в турбине 𝐻т. 
Остальные девять критериев подобия могут быть найдены независимо друг от 

друга согласно общей формуле π-теоремы: 
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1. Критерий Рейнольдса 

1 π3⁄ = (𝐷1𝑐1ρ𝑔1) μг⁄ = (𝐷1𝑐1𝑝𝑔1
∗ ) (𝑅𝑇𝑔1

∗ μг)⁄ = Re, 

где ρ𝑔1  – плотность выпускных газов на входе в турбину. 

2. Критерий Эйлера 

π4 = 𝑝𝑔2 (ρ𝑔1𝑐1
2)⁄ = (𝑝𝑔2𝑅𝑇𝑔1

∗ ) (𝑝𝑔1
∗ 𝑐1

2)⁄ = Eu. 

3. Критерий Струхаля 

π5 = 𝑐1𝑡 𝐷1⁄ = Sh. 

При расчете турбины критерий Sh учитывается в виде характеристического числа 

𝑢1 𝑐1⁄ , обеспечивающего подобие треугольников скоростей. 

4. Критерий Нуссельта 

π6 = α𝐷1 λг⁄ = Nu. 

5. Критерий Прандтля 

1 π7⁄ = μг𝑐𝑝г λг⁄ = Pr. 

6. Критерий Фурье 

π8 = 𝑎𝑡 𝐷1
2⁄ = (λг𝑡) (𝑐𝑝гρ𝑔1𝐷1

2)⁄ = (λг𝑡𝑅𝑇𝑔1
∗ ) (𝑐𝑝г𝑝𝑔1

∗ 𝐷1
2)⁄ = Fo, 

где a – коэффициент температуропроводности; 𝑎 = λг 𝑐𝑝гρ𝑔1⁄ . 

7. Критерий Пекле 

1 π9⁄ = 𝑐1𝐷1 𝑎⁄ = (𝑐1𝐷1𝑐𝑝гρ𝑔1) λг⁄ = (𝑐1𝐷1𝑐𝑝г𝑝𝑔1
∗ ) (λг𝑅𝑇𝑔1

∗ )⁄ = Re Pr = Pe. 

8. Критерий Стентона 

π10 = α (𝑐1𝑐𝑝гρ𝑔1)⁄ = (α𝑅𝑇𝑔1
∗ ) (𝑐1𝑐𝑝г𝑝𝑔1

∗ )⁄ = Nu Pe⁄ = St. 

9. Критерий Грасгофа 

1 π11⁄ = (𝐷1
3𝑔βг(𝑇𝑔1

∗ − 𝑇т𝑤)𝑝𝑔1
∗ 2
) (𝑅2𝑇𝑔1

∗ 2μг
2)⁄ = Gr. 

Таким образом, можно составить матрицу параметров, характеризующих работу 

турбины по трем ее направлениям (табл. 2).  

Таблица 2 

Параметры, характеризующие работу турбины 

Критерии 

подобия 

Параметры 

рабочего тела 

в турбине 

термогазодинамического 

процесса в турбине 

конструкции 

и режима работы 

турбины 

𝒄𝒑г
 R 𝛍г 𝛂 𝛌г 𝛃г 𝒑𝒈𝟏

∗  𝒑𝒈𝟐 𝑻𝒈𝟏
∗  𝒄𝟏 𝑻т𝒘 𝑫𝟏 𝒏тк t 

𝑘г               

M               

Re               

Eu               

Sh               

Nu               

Pr               

Fo               

Pe               

St               

Gr               
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Заштрихованными областями показаны соответствия конкретного параметра 

работы турбины определенному критерию подобия: 

−  параметры рабочего тела в турбине; 

−  параметры термогазодинамического процесса в турбине; 

−  параметры конструкции и режима работы турбины. 

На основании вышеизложенного можно констатировать, что параметрами 

состояния турбины или измеряемыми параметрами являются: полное давление газов 

на входе в турбину 𝑝𝑔1
∗ , статическое давление газов за турбиной 𝑝𝑔2 , температура 

заторможенного потока газов на входе в турбину 𝑇𝑔1
∗ , абсолютная скорость газов на 

входе в турбину 𝑐1. Идентифицируемыми параметрами газов в турбине являются: 

показатель адиабаты для выпускных газов k, удельная теплоемкость газов при 

постоянном давлении  
𝑐𝑝г , газовая постоянная для выпускных газов R и коэффициент теплоотдачи α. А 

параметрами управления турбиной являются: диаметр рабочего колеса турбины 𝐷1 и 

частота вращения ротора турбокомпрессора 𝑛тк. 
В векторной форме матрицу параметров, характеризующих работу турбины (см. 

табл. 1), можно представить следующим образом: 

−  вектор параметров a = [𝑐𝑝, 𝑅г, μт, α, λг, β]
т
= const или 

𝑑𝑎

𝑑𝑡
= 0; 

−  вектор состояния x = [𝑝𝑔1
∗ , 𝑝𝑔2 , 𝑇𝑔1

∗ , 𝑐1, 𝑇ст]
т
  

                                            или            
𝑑𝑥

𝑑𝑡
= 𝑓(𝑝𝑔1

∗ , 𝑝𝑔2 , 𝑇𝑔1
∗ , 𝑐1, 𝑇ст); 

− -вектор управления u = [𝐷р.кт
, 𝑛, 𝑡]

т

 или 
𝑑𝑢

𝑑𝑡
= 𝑓 (𝐷р.кт

, 𝑛). 

Следует отметить, что управление работой турбины при помощи изменения 𝐷р.кт
 

не представляется возможным. Следовательно, если 𝐷р.кт
 остается неизменным, то 

появляется возможность гибкого изменения параметров проточной части турбины 

посредством регулировки углов входа и выхода потока газов в сопловом аппарате и 

рабочем колесе, а также размеров сопловых лопаток т. д. [1,2,4,5,9,13]. Таким 

образом, можно адаптировать геометрию проточной части турбины совместно с 

частотой вращения турбокомпрессора на заданный режим работы поршневого 

двигателя внутреннего сгорания с целью эффективного его использования на 

различных режимах эксплуатации. 

Заключение 

Анализ выполненной работы показывает, что в настоящее время отсутствуют 

достаточно отработанные математические модели идентификации параметров 

неохлаждаемой и охлаждаемой турбины турбокомпрессора с учетом специфики ее 

работы в составе агрегата наддува поршневого двигателя внутреннего сгорания. 

Несмотря на значительные успехи в современной газодинамической теории, 

практическое решение ряда задач в областях двигателестроения и турбостроения 

остаются затруднительными исключительно на теоретическом уровне. Это 

обусловлено двумя ключевыми факторами: сложной геометрией проточных каналов 

турбины и нестационарным характером течения потока газов в 

термогазодинамическом процессе. Анализ результатов обработки экспериментальных 

данных показывает, что без использования турбокомпрессора с изменяемой 

геометрией проточной части турбины невозможно достичь наибольшей 

эффективности и экологичности работы поршневого двигателя с газотурбинным 

наддувом. 

Следует отметить, что полученные результаты нельзя считать окончательными, 

так как воздействия на геометрию проточной части турбины и, соответственно, ее 

оптимальное управление, характеризовались значительной долей эмпиризма, 
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определяемой теорией подобия. Исследования на подобных динамических моделях 

турбин турбокомпрессоров характеризуют один из важных этапов проектирования 

проточных частей агрегатов наддува поршневых двигателей внутреннего сгорания, 

обладают определенной самостоятельностью и в то же время, воздействуя на процесс 

проектирования, приводят к оптимальному решению вопросов, связанных с 

оптимизацией параметров работы неохлаждаемой и охлаждаемой турбины 

турбокомпрессора. 

Таким образом, можно констатировать, что идентификация параметров и 

оптимальное управление рабочим процессом турбины турбокомпрессора позволяют 

эффективно эксплуатировать поршневой двигатель внутреннего сгорания с 

газотурбинным наддувом в зависимости от реальных условий его эксплуатации. 
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