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 Dynamic compressors are vital components in gas turbines and various industrial 

applications such as transportation, power generation, oil refineries, and petrochemical 

plants. The gas turbine at the Gas Turbine Laboratory of Sharif University of Technology 

uses a two-stage combined compressor with an axial first stage and a centrifugal second 

stage. This study investigates replacing the centrifugal stage with a multi-stage axial 

compressor to enhance turbine performance. A one-dimensional model was developed 

and validated against experimental data to predict compressor behavior under design and 

off-design conditions. Based on this analysis, a three-stage axial compressor and a new 

stator were designed, forming a four-stage axial configuration. Performance predictions 

indicate that the proposed design achieves 10.1–15.1% higher isentropic efficiency along 

the operating line, and at speeds above 90% of the design point, its pressure ratio 

surpasses that of the existing combined compressor by up to 9.4%. The results confirm 

that replacing the centrifugal stage with the new axial compressor is both feasible and 

beneficial, improving performance while reducing engine diameter. 
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Introduction 

Gas turbines are crucial energy conversion systems in modern 

industries, providing propulsion in aviation and maritime 

applications, as well as power generation in thermal power 

plants. Their performance largely depends on the efficiency 

and reliability of compressors, which typically consume 

about 50% of the turbine’s power [1]. Therefore, designing 

efficient and reliable compressors is essential for maximizing 

the overall turbine efficiency. 

Centrifugal compressors, though compact and robust, often 

incur higher aerodynamic losses in multi-stage gas turbines. 

In contrast, axial compressors offer higher efficiency, better 

scalability, and lower flow losses, especially when multiple 

stages are used. Many gas turbines employ hybrid 

arrangements, coupling an axial stage with a centrifugal 

stage. However, this combination introduces flow turning, 

diffuser losses, and geometric challenges. 

At the Gas Turbine Laboratory of Sharif University of 

Technology, the experimental gas turbine features a two-stage 

combined compressor: an axial first stage and a centrifugal 

second stage. This study aims to replace the centrifugal stage 

with a newly designed three-stage axial compressor, forming 

a four-stage purely axial system. The replacement is expected 

to enhance isentropic efficiency and pressure ratio while 

reducing engine diameter, enabling a more compact design. 

This work contributes to axial compressor research by 

demonstrating a practical replacement strategy and providing 

performance predictions validated against experimental 

results. 

Methodology 

The research methodology consisted of three main phases: 

one-dimensional performance modeling, aerodynamic 

design, and performance prediction of the axial compressor. 
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• One-Dimensional Performance Modeling 

A one-dimensional code predicted compressor performance 

across a wide operating range, calculating pressure ratio and 

isentropic efficiency while accounting for rotor and stator 

losses. Validation against experimental data from the existing 

axial–centrifugal compressor showed deviations of 2.2% in 

pressure ratio (Fig. 11) and 4.9–12.8% in isentropic efficiency 

(Fig. 12), confirming adequate accuracy. 

• Aerodynamic Design of a Three-Stage Axial 

Compressor 

The design began with defining inlet stagnation conditions, a 

design pressure ratio of 2.5, target efficiency of 87%, mass 

flow rate, and rotational speed  (Table 1). Specific speed 

analysis indicated that three axial stages were required to 

achieve the desired pressure ratio while maintaining 

efficiency. The rotor hub and shroud diameters were 

determined using the Cordier diagram  (Fig. 3)  and non-

dimensional parameters. Blade profiles were based on NACA 

65-series airfoils, providing stable subsonic performance with 

low losses  [16]. Blade number, solidity, aspect ratio, and tip 

clearance were determined from empirical correlations to 

prevent stall and minimize leakage. A stator stage was also 

designed to connect the existing axial rotor with the new 

three-stage compressor, ensuring smooth flow transition and 

reduced turning losses. 

• Performance Prediction of the New Configuration 

The designed three-stage compressor was integrated with the 

existing axial stage, forming a four-stage configuration (Fig. 

6). Using the one-dimensional model, performance maps of 

pressure ratio and isentropic efficiency versus mass flow were 

generated and compared with experimental data, confirming 

the predictive capability and performance advantages of the 

new design (Fig. 13 and 14). 

Results and discussion 

The he performance evaluation demonstrated significant 

improvements when replacing the centrifugal stage with the 

three-stage axial compressor. 

-   Ratio:  At turbine rotational speeds above 90% of the design 

speed, the pressure ratio of the four-stage axial compressor 

exceeded that of the existing configuration, reaching 9.4% 

higher at the design point  (Fig. 13). This result indicates 

stronger compression capability and more effective 

utilization. 

 

 - Isentropic Efficiency:  Along the operating line, the 

isentropic efficiency of the new compressor was consistently 

10.1–15.1% higher than that of the original design  (Fig. 14). 

Such efficiency gains directly lead to lower specific fuel 

consumption and improved overall turbine performance. 

 - Validation with Experimental Data:  When comparing the 

one-dimensional predictions with laboratory measurements 

of the existing compressor, the differences were limited to 

2.2% in pressure ratio (Fig. 11) and below 13% in efficiency  

(Fig. 12). This confirms that the developed prediction code is 

reliable for evaluating and validating compressor 

performance. 

 - Geometric Advantages:  The proposed configuration 

eliminates the bulky centrifugal stage, thereby reducing the 

overall engine diameter. This geometric improvement results 

in a lighter and more compact engine, which is particularly 

advantageous for mobile and aerospace applications. 

In summary, replacing the centrifugal stage with the newly 

designed three-stage axial compressor enhances aerodynamic 

performance, improves efficiency, and provides geometric 

benefits without compromising predictive accuracy. 

Conclusion 

This study successfully demonstrated the feasibility of 

replacing a centrifugal compressor stage with an equivalent 

multi-stage axial compressor in a micro gas turbine. The 

results confirm that such replacement can be achieved 

without compromising stability while improving 

aerodynamic performance. The new four-stage axial 

configuration achieved up to 9.4% higher pressure ratio and 

15.1% higher isentropic efficiency at the design point 

compared to the original combined compressor (Fig. 15 and 

16). The one-dimensional prediction model proved reliable 

and accurate for preliminary compressor design and 

performance evaluation. Furthermore, eliminating the bulky 

centrifugal stage reduces the overall engine diameter, offering 

practical benefits for compact integration in industrial and 

propulsion systems. Overall, the proposed replacement 

strategy enhances both thermodynamic efficiency and 

geometric compactness, providing a practical pathway 

toward improved gas turbine compressor design. 
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 اطلاعات مقاله   چکیده 

ارتقحاضر  پژوهش هدف  با  گریزازمرکز عملکرد  اء،  کمپرسور  جایگزینی  امکان  گازی،  توربین  محوری    را  یک  کمپرسور  یک  با 

شریف ب  چندطبقه صنعتی  دانشگاه  گازی  توربین  روی  کرده  ر  کد  ابتدا،لذا    اند.بررسی  پیشبُیک  یک  برای  عملکرد  عدی  بینی 

محوری   آن  نوشتهکمپرسور  نتایج  مقایسه  داده  با  و  تجربی  است.  های  محوری سهشده  کمپرسور    جایگزین  ،طبقهسپس، یک 

تایج نشان داد  ن   شد و  با کمپرسور اولیه مقایسه    اخیر  در ادامه، عملکرد ترکیب جدید شد.  طراحی  ودکمپرسور گریزازمرکز موج

یزنتروپیک کمپرسور  آطور خاص، بازده  بهشده است.  توجهی در عملکرد توربین گازی  که جایگزینی پیشنهادی منجر به بهبود قابل

دهد  نشان می پژوهش حاضر افزایش یافته است. ٪4/9ی طراحی  نقطهنسبت فشار آن نیز در و   ٪10در خط کاری بیش از    جدید

 دست یافت.  مذکور گازی توان به بهبود عملکرد توربینهای نوین، میکه با استفاده از طراحی

 

    19٫60٫31۴0  دریافت :  تاریخ 

15٫12٫31۴0  اصلاحیه : تاریخ  

  22٫12٫31۴0  پذیرش :تاریخ 
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 کمپرسور محوری، 

   توربین گازی،  

 عملکرد،   اءارتق 

 .یعدبُک ی ی سازمدل  

 مقدمه   .1
عنوان یکی از منابع مهم تولید برق در جهان، نقشی  های گازی به توربین امروزه  

تأم ایفا می   نیحیاتی در  . همچنین در بخش حمل ونقل هوایی،  کنندانرژی 

های مختلف موتورهای تورربینی هستند، که تقریباً بدون  پیشران اصلی شکل 

در شرایط افزایش    ژهیو، به ی گازیهاعملکرد توربین  ء ارتقااند. لذا،  جایگزین بوده 

منابع،   محدودیت  و  انرژی  برای  مهمتقاضا  مطلوب  ت.  اس  بسیار  عملکرد 

کمپرسور با افزایش  .  به کارایی کمپرسور وابسته است  اًمستقیم های گازی  توربین 

.  کندفشار هوا، شرایط لازم برای احتراق کامل سوخت و تولید انرژی را فراهم می

از توان تولیدی یک توربین گازی صرف چرخاندن    ٪50، بیش از  با این حال

توربین  کمپرسور مطلوب  نیبنابرا  ]1[.ودشمی  همان  طراحی    هاکمپرسور، 

 اهمیت است. حائز  ی انرژی  کننده مصرف   عنوانبه

سه    درکمپرسورها    یای برای بهبود عملکرد و طراحی بهینه مطالعات گسترده 

های طراحی کمپرسور  بر روش   ،اول  یدسته :  انجام شده استاصلی    یدسته 

دارد پارامترهای هندسی    ،دوم  یدسته ؛  تمرکز  تأثیر  بررسی  عملکرد    دربه 

متمرکز    ی مذکورسازی پارامترها بر بهینه  ،سوم  یدسته و    ؛پردازدکمپرسور می 

 
1 Banjac 
2 Yang 

طراحی کمپرسورهای محوری، استفاده از ابزارهای محاسباتی    یدر حوزه .  است

را    ی محوریطراحی کمپرسورها   ،های نوین طراحی هندسی پیشرفته و روش

جدیدی سطح  است  به  رسانده  دقت  و  پیچیدگی  بنجاک از  همکاران    1.  و 

فنرا  افزاری  نرم  ]2[(،2023) طراحی  کمپرسورهای  برای  و  محوری  های 

کهکرده ارائه    ایچندمرحله  تحلیل    اند،  و  طراحی  برای  ابزار  چند  شامل 

ها بوده است.  بُعدی پره ی سه و تولید هندسه   عدیبُو دو  عدیبُیک   آیرودینامیکی

)  2یانگ  بر توزیع ضخامت روی خط  نیز    ]3[(،2022و همکاران  روشی مبتنی 

اند. چنِ  کرده های کمپرسور محوری ارائه  عدی پره کمبر برای طراحی مقاطع دوبُ

( و همکاران  ارائه  ]4[(،2019یانگ  عدی  بُمعکوس سه   طراحی  یک روش  ی با 

؛ که در  اندطراحی کمپرسورهای محوری پیشنهاد کرده   جهت  دینوین، رویکر 

  هایه به جای اتکا بر اصلاحات متوالی یک شکل اولیه، با حل دقیق معادل   آن،

  3پرداخته شده است. شیاستوکس، مستقیماً به طراحی شکل نهایی پره    -ناویه 

پره   ]5[(،2021) پارامتری  هندسی  طراحی  روش  محوری  ییک  با    کمپرسور 

بازده بیشتر توسعه داده است؛ که در آن برای خط کمبر و ضخامت پره،  هدف 

یک روش طراحی   ]6[(،2021و همکاران )  4بُعد پیشنهاد شده است. لی توابع بی 

اند؛ که  ارائه داده ای  سریع و خودکار برای کمپرسور محوری چندمرحله   یبهینه 

3 Shi 
4 Lei 
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تعادل شعاعی و الگوریتم    یعدی، معادله بُ براساس روش طراحی خط میانی یک 

 ت. ژنتیک توسعه یافته اس 

زمینه  نیز  در  محوری  کمپرسور  عملکرد  در  هندسی  پارامترهای  اثر  ی 

با بررسی    ]7[(،2024)  و همکاران  5سیلواهای زیادی انجام شده است.  پژوهش 

اند  عملکرد کمپرسورهای محوری به این نتیجه رسیده   در 6منظر  تأثیر نسبت

  یحاشیه   ،اما در عین حال  ؛شودمنظر، منجر به بهبود بازده می   که کاهش نسبت

ی  ی بیشینه بهینه  موقعیت  ]8[(،2021و همکاران )  7تائو  د.ده سرج را کاهش می 

طوری  اند؛ به وتر پره پیشنهاد داده   طول درصد  35الی    20بین    را  پرهضخامت  

بهبود    را  عملکردو    رساندمیزان کمینه می تلفات شوک را به  که مقدار مذکور، 

بر   9صلبیت   ریتأثبه بررسی عددی    ]9[(،2014و همکاران )  8بخشد. سانس می

پره  ردیف  دریافته   10های روی  و  پرداخته  محوری  کاهش  کمپرسور  با  که  اند 

ی برخورد طراحی  . اما این اتفاق فقط در زاویه ابدیی مصلبیت، تلفات کاهش  

یی  ملاحظه قابل ی برخورد خارج طرح، تلفات افزایش  و در زاویه   افتدی ماتفاق  

همکاران  و    11ی برای آن انتخاب کرد. چنِ انه یبه، باید مقدار  نیبنابرا ؛  ابد ییم

  5به بررسی عددی زبری سطح بر عملکرد یک کمپرسور محوری    ]10[(،2022)

،  ابدیی مافزایش    هاپره اند هنگامی که زبری سطح تمامی  طبقه پرداخته و دریافته 

بازده  بیشینه  در  ابدییمکاهش    ٪4/0ی  اندازه   بهی  سطح  زبری  همچنین   .

کرابی   ریتأث،  استاتورها دارد.  کمپرسور  عملکرد  در  همکاران    12کمی  و 

مطالعات    ]11[(،2019) به  افزارنرمبا  در    ریتأثی،  بیشینه  ضخامت  تغییرات 

دریافته  و  پرداخته  محوری  کمپرسور  یک  که  عملکرد    ی بیشینه افزایش  اند 

  دبی و    ،، نسبت فشاربازدهدر یک کمپرسور محوری باعث کاهش    پرهضخامت  

ی  در بررسی عددی اثر فاصله   ]12[(،2022و همکاران )  13رانو   .شودجرمی می 

جداره  و  پره  کمپرسور نوک  دورانی   14ی  واماندگی  و  عملکرد  کمپرسور    15در 

منجر به افزایش نشتی    وضوحبه پرداختند و دریافتند که افزایش مقدار اخیر،  

پره می  نوک  از  را درجریان  تلفات فشار در روتور  و  داشت.    شود  پی خواهد 

.  دهدتر از حالت معمول رخ  ی واماندگی سریع پدیده   شود کههمچنین باعث می

فاصله  مقدار  کاهش  جداره با  و  پره  نوک  آن،  ی  اسمی  مقدار  از  کمپرسور  ی 

ناحیه  و  با  عملکرد  مشابه  و  کرد  نخواهد  تغییرخاصی  کمپرسور  واماندگی  ی 

اش  ی کمپرسور در حالت اسمی ی نوک پره و جداره وضعیتی است که فاصله 

 باشد. 

 . بیان مسئله.11
توربین گازی آزمایشگگگاه دانشگگگاه صگگنعتی شگگریف، یک کمپرسگگور ترکیبی  

ی  و طبقه  4/1ی اول از نوع محوری با نسگگبت فشگگار  دوطبقه اسگگت؛ که طبقه

ی طراحی اسگگت. در  در نقطه  5/2با نسگگبت فشگگار    زازمرکزیگردوم آن از نوع  

 شود.  ی کمپرسور گریزازمرکز توربین مذکور مشاهده می، طرحواره1شکل  

موجود دارای دو دیفیوزر، یکی شعاعی و دیگری محوری    گریزازمرکز  کمپرسور

این اتصال  .  انددرجه به یکدیگر متصل شده   90یک خم    یکه به وسیله   ،است

قابل زاویه  تلفات  ایجاد  نتیجه کاهش  دار، موجب  در  و  در جریان سیال  توجه 

می  کمپرسور  بازده  مقابل،  .  شودمحسوس  از  در  طبقه  جریان  کمپرسهر  ور 

ها  به یک دیفیوزر نیاز دارد و از آنجا که تغییر جهت جریان در آن   فقطمحوری  

 
5 Silva 
6 Aspect ratio 
7 Tao 
8 Sans 
9 Solidity 

در  . لذا  دهدرا ارائه می   بیشتریو بازدهی    داردگیرد، تلفات کمتری  صورت نمی 

طراحی و ارزیابی    توربین گازی موجود،  عملکرد  ء، با هدف ارتقاحاضر  پژوهش

طبقه به عنوان جایگزین کمپرسور گریزازمرکز فعلی  سه یک کمپرسور محوری 

ی یک  ( ارائه 1:  استدر دو بخش    حاضر  نوآوری اصلی پژوهش .شده استانجام  

های  که با ترکیب یافته  ،روش طراحی جدید برای کمپرسور محوری چندطبقه

تعداد طبقات،    :مانند  ،ی کلیدیبرای انتخاب پارامترها  مناسبپیشین، چارچوبی  

  ( جایگزینی کمپرسور 2؛  دهدارائه می نوک پره از جداره    یو فاصله   ،نسبت منظر 

سه  محوری  کمپرسور  با  علاوه   ،طبقه گریزازمرکز  کلی  که  قطر  کاهش  بر 

و  کمپرسور، با حذف تغییر ناگهانی جهت جریان در دیفیوزر، تلفات را کاهش  

 دهد. افزایش میبازده سیستم را  

 . طراحي آیرودینامیکي کمپرسور محوری 2

باید   از شروع طراحی کمپرسور،  تعیین  ا یموردنی  هاداده قبل  هر  ز  در  شوند. 

ها، طراحی  ، و قیود متفاوت هستند و متناسب با آن هادانسته طراحی، اهداف،  

 اند.ارائه شده   1ی ورودی در جدول  هاداده پذیرد. در پژوهش حاضر،  صورت می 

10 cascades 
11 Chen 
12 Karrabi 
13 Rannou 
14 Tip clearacne 
15 Rotational stall 

Figure 1: Schematic diagram of the centrifugal 

compressor of the gas turbine at Sharif University of 

Technology. 

 يدانشگاه صنعت یگاز نیازمرکز توربزیکمپرسور گر یطرحواره. 1شکل 

 .فیشر

 های ورودی جهت طراحي کمپرسور. . داده1جدول 
Table 1. Input data for compressor design. 

Value Quantity 

Air (ideal gas) Working fluid 

327.2 K Inlet stagnation temperature 

1.4 bar Inlet stagnation pressure 

Dm Design mass flow rate 

DN Design rotational speed 

2.5 Total-to-total pressure ratio 

0.87 Expected isentropic 
efficiency 
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 . تعیین تعداد طبقات کمپرسور.21
استفاده   مخصوص   سرعت  روش  از  کمپرسور،  طبقات  تعداد  تعیین  جهت 

رابطه شودیم مطابق  کمپرسور  برای  مخصوص  سرعت  محاسبه    1ی  . 

 ]13[:شودیم

(1 ) 
3

4
,

1/2
/

2
60 is stagenQs h


 =  

آن،  در  دورانی    nکه  )سرعت  )rpm  ،Q  حجمی )3دبی  / )m sو  ، 

,is stageh ی کمپرسور است.  تغییرات آنتالپی طی فرایند آیزنتروپیک در طبقه 

ی کمپرسور محوری کافی است  ه طبق  ک که ی   شودی مدر روش اخیر، ابتدا فرض  

شود. در صورتی که سرعت  یممحاسبه    1ی  و سرعت مخصوص مطابق رابطه 

باشد، یک طبقه کافی است؛ در غیر    2/ 5تا    5/1شده بین  مخصوص محاسبه 

و با فرض اینکه افزایش انرژی به    شودیمی دیگر اضافه  صورت، یک طبقه این 

، سرعت مخصوص،  ردیگیمرت  صورت مساوی در تمام طبقات کمپرسور صو

شود و در صورتی که مقدار آن کمتر از  ی ممجدد برای هر دو طبقه محاسبه  

تا    ابدییم. این کار آنقدر ادامه  شودیمی دیگر نیز اضافه  باشد، یک طبقه   5/1

 ]13[شود.  5/1از    تربزرگ سرعت مخصوص در تمامی طبقات  

ارائه شده است؛ که  ، نتیجه 2در جدول     ی تحلیل اخیر برای پژوهش حاضر 

طراحی شود، سرعت مخصوص در    طبقهسه کمپرسور    کهی صورت  درمطابق آن،  

 کمتر است.   5/2بیشتر و از    5/1تمام طبقات از  

 . تعیین ابعاد هندسي روتور کمپرسور.22
  4، نیاز است تا این  2جهت تعیین ابعاد هندسی روتور کمپرسور مطابق شکل  

 کمیت تعیین شوند: 

)2در خروجی روتور   قطر پوسته .1 )sd، 

)2قطر ریشه در خروجی روتور  .2 )hd، 

)1قطر پوسته در ورودی روتور  .3 )sd، 

)1قطر ریشه در ورودی روتو  .4 )hd. 

)2  جهت تعیین مقدار قطر پوسته در خروجی روتور )sdدر    ، از نمودار کوردیر

 استفاده شده است.  3شکل  

روتور پیشنهاد  نمودار کوردیر، حد پایین و بالایی را برای قطر پوسته در خروجی  

رابطه می از  استفاده  با  ابتدا  از نمودار مذکور،  استفاده  برای  ، مقدار  2ی  دهد. 

)کمیت )  15[شود:برای طبقه محاسبه می[ 

(2 ) 1/2
/

3
42 (2 ),n Q his stage =   

)بر حسب  nکه در آن،  / s)rev  ی مقدار است. پس از محاسبه 𝜎  ی  از رابطه

)اخیر، مقدار قطر مخصوص )     شود. درنهایت،  تعیین می  3از نمودار شکل

)2مقدار  )sd 15[شود:محاسبه می   3ی  ، مطابق رابطه[ 

(3 ) 
1

2 4

2

,

2

2
s

is stage

Q
d

h

 
=     

 

)2جهت تعیین مقدار قطر ریشه در خروجی روتور  )hdکافی است تا نسبت ، 

2 2( / )h sd d ی سرج  تعیین شود. برای اطمینان از اینکه کمپرسور در ناحیه

2قرار ندارد، مقدار  2( / )h sd d     ی  شود که شرط رابطه باید به نحوی انتخاب

 ]13[برقرار باشد:  4

(4 ) 

( )

1

22 1

1 , ,2

d
h

d
MAX Rs

M M M
 

−
 
 

 − 
  −  
  

 

آن،  در  و  MR،Mکه   ،M  عکس ضریب  ترتیب  به  ضریب  که  العمل، 

  5های  بارگذاری، و ضریب جریان هستند، برای کمپرسور محوری مطابق رابطه 

 ]13[شوند:محاسبه می   7الی  

(5 ) 2 11
2

c c
u uR

M um

+
= − 

(6 ) 
−2 1=

c cu u
M um

 

 .سرعت مخصوص طبقات کمپرسور. 2جدول 
Table 2. Specific speed of compressor stages. 

Configuration 
First 
Stage 

Second 
Stage 

Third 
Stage 

Single-stage 1.06 – – 

Two-stage 1.91 1.45 – 

Three-stage 2.40 2.18 1.98 

 

 
Figure 2: Schematic of the axial compressor. 

 .محوری کمپرسور طرحواره:  2شکل 
 

 
Figure 3: Cordier diagram for determining the casing 

diameter at the rotor outlet[14] . 

 ]1۴[. نمودار کوردیر جهت تعیین قطر پوسته در خروجي روتور.3شکل 
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(7 )  =
cx

M um
 

مقادیر  تعیین  )1برای  )sd1و( )hd  نسبت و  کمپرسور  روتور  نهائی  شکل   ،

روتور   ورودی  به  روتور  خروجی  در  محوری  2سرعت  1( / )x xc c    تعیین

شوند. با توجه به اینکه فرض شده است سرعت محوری در طول طبقه ثابت  می

2 است، بنابراین مقدار  1( / )x xc c   است.   1برابر 

 تواند یکی از این سه حالت باشد: شکل نهائی کمپرسور می

 ی ثابت، قطر پوسته  .1

 ی ثابت، قطر ریشه  .2

 قطر میانگین ثابت.  .3

ی ثابت، بیشترین عدد هالر را در مقایسه با  با توجه به اینکه حالت قطر پوسته 

 ، با استفاده  در ادامه.  دو حالت دیگر دارد، در طراحی حاضر استفاده شده است

 ، مساحت ورودی روتور محاسبه شده است.   4از الگوریتم شکل  

 روتور در مقطع میانگین  ی. طراحي پره .23

می  آغاز  پره  طراحی  مراحل  کمپرسور،  روتور  ابعاد  تعیین  از  بدین  پس  شود. 

میانگین  های سرعت در ورودی و خروجی روتور، در شعاع  منظور، ابتدا مثلث

خانواده  نوع  پره،  تعداد  سپس  و  شده محاسبه  انتخاب  صلبیت  و  پره،  اند. ی 

ی انحناء روند طراحی  ی نصب و زاویه ی طول وتر پره، زاویه درنهایت، با محاسبه 

به توضیح مراحل مذکور   ادامه،  پره در شعاع میانگین تکمیل شده است. در 

 پرداخته شده است.

و سپس سایر پارامترهای    2ucو   xc ، مقادیر 4الگوریتم شکل  ابتدا، به کمک  

روابط   از  استفاده  با  روتور  خروجی  در  سرعت  محاسبه    12الی    8مثلث 

 ]13[اند:شده 

(8 )             2 2

2 2x uc c c= + 

(9 )                 2
2tan( ) u

x

c

c
 = 

 
16 Double circular arc 

(10 ) 2 2 2
2tan( ) u u

x x

u c w

c c


−
= = 

(11 )                  2 2 2uw u c= − 

(12 )                2

2cos( )

xc
w


= 

 باید برقرار باشند:   16الی    13برای مثلث سرعت در ورودی روتور، روابط  

(13 )        2 2

1 1x uc c c= + 

(14 ) 1 1 1
1tan( ) u u

x x

u c w

c c


−
= = 

(15 )                1 1 1uw u c= − 

(16 )            1

1cos( )

xc
w


= 

تعیین   از  تعداد  هامثلث پس  پره،  نوع  سرعت،  انتخاب  هاپره ی  صلبیت  و   ،

اینکه ماخ نسبی در ورودی روتور در  . برای  تعیین نوع پره، بر حسب  شوندیم

 ]16[اند:ها پیشنهاد شده ای قرار دارد، این پروفیل چه بازه 

 ؛ 65ی ناکا  خانواده     78/0ماخ نسبی کمتر از   •

 16ای.پروفیل دو کمان دایره     2/1تا    7/0ماخ نسبی بین   •

از ایرفویل  استفاده  برای طراحی روتور    65های ناکا سری  در پژوهش حاضر، 

افزایش بیشینه  اینکه  به  توجه  با  از طرفی،  باعث  شده است.  پره،  ی ضخامت 

-006لذا، در پژوهش حاضر از پروفیل   ]11[شود،کاهش نسبت فشار و بازده می 

65NACA  .استفاده شده است 

 ]17[را پیشنهاد داده است:  17ی  مکنزی رابطه   برای تعیین صلبیت،

(17 ) ( )
1

9 0.567
p

C

=  − 

که پارامتر 
pC   آید:دست میبه  18ی  در آن از رابطه 

 
Figure 4: Algorithm for determining the rotor inlet area of the compressor . 

 . روتور کمپرسور یمساحت ورود  نییتع تمیالگور :۴شکل 
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(18 )        

2

2

1

1
p

w
C

w
= −

 
 
 

 

  بای صلبیت را برای مقدار بهینه  19ی رابطه   ]19[(،2010) 17گنک -تورنیه و ال

 اند:ثانویه ارائه داده   تلفاتسازی  نه یکم  هدف

(19 ) 
2

( )
n

opt
A B = + 

 شوند: محاسبه می   22الی    20مطابق روابط    nو   A، Bکه در آن، ضرایب  

(20   )                       1 20.0917 0.042231 ( )A  = − +  −   

(21 ) 
( )

( ) 
1 2

1 2

13.427
exp

0.33303 0.002368
B

 

 

− + − 
=

− −

  
 
  

 

(22)                               1 22.8592 0.04677( )n  = − −                                              

برای  رابطه  اخیر  110ی  65     ،20 55  و  ،

1 210 60  −    دو میانگین  از  حاضر  پژوهش  در  است.  برقرار 

 ی اخیر استفاده شده است. رابطه 

  که یک ،  18ش از ضریب پخ   همچنین جهت اطمینان از درستی انتخاب صلبیت،

  ، استفاده شده است. هاست بارگذاری پره   یبیشینه حیاتی برای تعیین    کمیت

طور ناگهانی در  که تلفات در یک ردیف پره به   است  تعریف کرده  )؟(  19لیبلین

پخش    یمحدوده  می  6/0ضریب  مذکور محدوده   ،بنابراین  ؛یابندافزایش    ی 

شده است.  مرزی روی پره استفاده    یعنوان حد واماندگی پره و جدایش لایه به

 ]19[شود:تعریف می   23ی  ضریب پخش به صورت رابطه 

(23 ) 2 12

1 1

1
2

u u
w ww

DF
w w

−
= − + 

مقدار   نیز،  پژوهش حاضر  مقدار  در  است که  انتخاب شده  نحوی  به  صلبیت 

از   پره   45/0ضریب پخش همواره کمتر  های روتور  باشد. جهت تعیین تعداد 

ی  کمپرسور، از نسبت منظر استفاده شده است. نسبت منظر به صورت رابطه 

 شود: تعریف می   24

(24 )          Bh
AR

C
= 

 ]13[پیشنهاد شده است:  25ی  منظر پره، رابطه ی نسبت  برای مقدار بهینه 

(25 ) 

0.416

max0.316opt

B

t
AR

h

−

 
=  

 
 

max0.02که در آن، برای  0.10
b

t

h
     .برقرار است 

20(، نشان داده است در صورتی که نسبت منظر پره به میزان  2019میلر )

 13[است.  ٪1/0از مقدار بهینه اختلاف داشته باشد، تغییرات بازده در حدود    ٪

بازه ] در  پره  منظر  نسبت  که  صورتی  در  ی  بنابراین 

0.8 1.2opt optAR AR AR    قبول است.    باشد، مقدار آن قابل 

ی انحنا، و طول وتر پره تعیین  ی نصب، زاویه در گام پایانی، سه پارامتر: زاویه 

تعداد    به  توجه   باند.  شومی مرحله   هاپره اینکه  در  صلبیت  انتخاب  و  قبل  ی 

 
17 Tournier & El-Genk 
18 Diffusion factor 

محاسبه    27و    26، بنابراین گام پره و طول وتر آن با استفاده از روابط  اندشده 

 ]20[شوند:یم

(26 ) md
S

Z


= 

(27 ) C S=  

 ]20[:شوندی ممحاسبه    29و    28ی نصب پره و انحناء پره مطابق روابط  ها زاویه 

(28 ) 
( ) ( )2 12 1

2 2

i   


− + −+
= = 

(29 ) 1 2 1 2( ) ( )i     = − = − − − 

( استفاده  1960ی برخورد و انحراف، از روابط لیبلین )ها ی زاویه جهت محاسبه 

 ]20[شود.می

 ]13[پیشنهاد شده است:  30ی  پوسته، رابطه ی نوک پره تا  ی فاصله برای محاسبه 

(30 ) (0.6% 1.5%) Bh =   

ارتفاع پره در نظر    ٪6/0ی نوک پره تا پوسته،  در نوشتار حاضر، مقدار فاصله 

 گرفته شده است. 

 ی روتور در سایر مقاطع. طراحي پره.2۴
ی سرعت  هامثلثبرای طراحی پره در سایر مقاطع، مشابه مقطع میانگین، ابتدا  

معادله محاسبه می  از  منظور  بدین  در خروجی  شوند.  ساده  تعادل شعاعی  ی 

 ]21[در هر مقطع محاسبه شده است:  2uc( استفاده و مقدار 31ی  روتور )معادله 

(31 ) 2, 2,i mu i u mc r c r =  

نیز از رشته تا    𝑐𝑥2ی تعادل شعاعی ساده، مقدار  علت برقراری معادله به   اًیثان  

 (:32ی  نوک ثابت است )رابطه 

(32 ) 2, 2,x i x mc c cte= = 

معلوم   33ی نیز مطابق رابطه  2uدر هر شعاع دلخواه، مقدار سرعت محیطی    

 است: 

(33 ) 
2,

2

60
i i

u n r


= 
 
 
 

 

محاسبه  هات یکمسایر   روتور  ورودی  و  روتور  خروجی  در  سرعت  مثلث  ی 

 ی مراحل، مشابه بخش طراحی در شعاع میانگین است. ادامه   شوند.می

خارج و از  ی پره از استاتور  در طراحی اولیه، فرض شده است که جریان با زاویه 

صرف  استاتور  در  فشار  در  تلفات  جریان  مشخصات  بنابراین  است.  شده  نظر 

طبقات بعدی معلوم بوده و روتورهای طبقات بعدی به همین صورت طراحی  

زاویه شده  طراحی،  تکمیل  از  بعد  تلفات  اند.  و  استاتور  خروجی  در  جریان  ی 

 رت گرفته است. فشاری استاتور محاسبه شده و طراحی روتورها، مجدداً صو

 ی استاتور. طراحي پره.25
ی بعدی  از استاتور برای افزایش فشار استاتیک و هدایت جریان به روتور طبقه 

می  طراحی  استفاده  روند  بیان  به  حاضر  بخش  در  مذکور،  هدف  با  لذا  شود. 

 ی حاضر پرداخته شده است.پروژه در  استاتور  

19 Lieblein 
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اینکه استاتورهای طبقات میانی در بین دو روتور متوالی قرار دارند،   به  توجه با

مشخص و برابر با    استاتورهابنابراین قطر ریشه و پوسته در ورودی و خروجی  

 روتور قبل و بعد از آن است.  

نیز، قطر ریشه و پوسته از ورودی تا خروجی ثابت    آخری  برای استاتور طبقه 

از روتور خارج و    2ی  و زاویه   2cبا سرعت  جریان خروجی از روتور است.

باید برقرار    35و    34وارد استاتور شده است. بنابراین، در ورودی استاتور روابط  

 باشند: 

(34 ) 2 2 2sin( )uc c = 

(35 ) 2 2 2cos( )xc c = 

، خواص جریان  5شده در شکل  در خروجی استاتور نیز، به کمک الگوریتم ارائه

و   استاتیک،  فشار  و  دما،  چگالی،  محاسبه  ها تیکمشامل:  سرعت  مثلث  ی 

 اند.شده 

روابط  هات یکمسایر   مطابق  استاتور  خروجی  در  سرعت  مثلث    37و    36ی 

 اند:محاسبه شده 

(36 ) 3 3 3tan( )u xc c = 

(37 ) 2 2

3 3 3x uc c c= + 

 شده. مشخصات نهائي کمپرسور طراحي.27
شگود. طول  ، نمای جانبی کمپرسگور محوری چهارطبقه مشگاهده می6  شگکلدر  

bar1ی طراحی آن با فشار  متر، نقطهسانتی  9/49محوری کمپرسور مذکور  

ی طراحی آن مطابق با توربین  ، و سگگرعت دورانی و دبی نقطهoC20دمای    ،

 گازی موجود بوده است.

 
20 Flow coefficient 
21 Loading coefficient 
22 Reaction coefficient 

 . ارزیابي آیرودینامیکي نتایج طراحي3
است. این معیارها،  شده انجام شده  در بخش کنونی، ارزیابی کمپرسور طراحی 

 اند: جهت ارزیابی در نظر گرفته شده 

 ؛20ضریب جریان  •

 ؛21ضریب بارگذاری  •

 ؛ 22العملضریب عکس  •

 .   23عدد هالر و ضریب دیفیوژن  •

مقادیر ضریب جریان3در جدول    ،( )  ارائه  طبقات کمپرسور طراحی شده 

  4/0ی  ضریب جریان عددی در بازه شده است. معمولاً برای کمپرسور محوری،  

 ]13[.شوددر نظر گرفته می   8/0تا  

 ی مطلوب قرار دارند.بنابراین مقادیر ضریب جریان در بازه 

)، مقادیر ضریب بارگذاری 4در جدول   )   شده ارائه  طبقات کمپرسور طراحی

  2/0شده است. مقدار ضریب بارگذاری برای طراحی کمپرسورهای مرسوم بین  

است. اما برای کمپرسورهایی با ضریب بارگذاری بالا، این مقدار بین    45/0تا  

 است.  75/0تا    45/0

23 de Haller number and Diffusion factor 

 
 
Figure 5: Algorithm for calculating the flow properties 

at the stator outlet. 

 . استاتور يدر خروج انی محاسبه خواص جر تمیالگور:  5شکل 

 

 
 
Figure 6: Side view of the four-stage compressor . 

 چهار طبقه.کمپرسور  يجانب  ینما:  6شکل 

 
 . شدهيدر طبقات کمپرسور طراح  انیجر بیضر ریمقاد. 3جدول 

Table 3. Flow coefficient values in the designed 

compressor stages. 

Quantity First 

Stage 
Second 

Stage 
Third 

Stage 
Flow Coefficient 

( ) 0.61 0.59 0.54 

 

 . شدهيدر طبقات کمپرسور طراح  یبارگذار بیضر ریمقاد. ۴جدول 

Table 4. Loading coefficient values in the designed 

compressor stages. 

Quantity First 

Stage 
Second 

Stage 
Third 

Stage 
Loading Coefficient

( ) 0.46 0.37 0.39 
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شود، اما این امر  ضریب بارگذاری بالا باعث کاهش تعداد طبقات کمپرسور می 

العمل، مقادیر ضریب عکس 5در جدول    ]13[کاهش بازده همراه خواهد بود.  با

( )R شده ارائه شده است.طبقات کمپرسور طراحی 

العمل در حدود  کمپرسورهایی با بارگذاری کم، مقدار مناسب ضریب عکس  برای

دی   5/0 و  دیکنز  اما  داده 2011)  24است.  نشان  با  (،  کمپرسور  برای  که  اند 

العمل با افزایش ضریب بارگذاری  ی ضریب عکس بارگذاری زیاد، مقدار بهینه 

 ]23[یابد.افزایش می 

العمل  بنابراین در پژوهش حاضر، برای کاهش تلفات در استاتور، ضریب عکس 

طبقات کمپرسور  ، عدد هالر و ضریب دیفیوژن  6افزایش داشته است. در جدول  

 شده ارائه شده است. طراحی 

کمتر شود،    64/0اند در صورتی که عدد هالر از  (، بیان کرده 2011دیکنز و دی )

ای افزایش خواهد یافت و اگر این مقدار از  ملاحظه طور قابل تلفات استاتور به 

 ]23[شود.می گیری نواحی جدایش جریان در استاتور  کمتر شود، باعث شکل   6/0

 ی عملکردی کمپرسور محوری . نقشه3
  ی مناسب  دقت  آن با  است که عملکرد  لازم   ،یکمپرسور محور  یپس از طراح

منظورشود.    ینیبش یپ روش بدین  به   یگوناگون ی  ها ،  که  دارند  صورت  وجود 

.  پردازندیعملکرد کمپرسور م  ینیبش یپ  بهی  عدبُسه ی، و یا  عددوبُ  ،یعدبُک ی

شناخته    زین میانگینکه به روش خط  ی،  عدبُک یعملکرد    ینیبش ی روش پدر  

فقط    کمپرسور  انی جرمشخصات    نظر وصرف  انیجر   یشعاع   راتییاز تغ  ،شود یم

به و  میانگین  بررسی  صورت یک روی خط  با    مذکور  روش  درشود.  یمبُعدی 

  و نیزکمپرسور    یمشخصات هندس   درنظرگرفتنو    انی جر  یورود  طی شرا   تعیین

بازده  شامل    کمپرسور  یمشخصات عملکرد  توانی ، مآنمختلف درون    یها افت

ی  س ینوبرنامه بدین منظور، یک برنامه به کمک زبان    .کرد  نییو نسبت فشار را تع

در یک کمپرسور    شدهمقاطع بررسی   ،7  شکلدر   پایتون توسعه داده شده است.

                                                                    شود.مشاهده می محوری  

 شود. تعریف می   38ی  مطابق رابطه   7شعاع میانگین در شکل  

 
24 Dickens  & Day 

  (38)                                                                
( )

2

h s
m

r r
r

+
= 

 ی طراحي ی دبي جرمي، نسبت  فشار، و بازده در نقطه . محاسبه .31

. سه پارامتر  ردیگیمی طراحی صورت  در گام اول، محاسبات مربوط به نقطه 

بازده،   و  فشار،  نسبت  اصلی دبی جرمی،  محاسبات  هستند مجهولات  . جهت 

 : ردیپذ ی مترتیب صورت  ی طراحی، این مراحل به مربوط به نقطه 

ی انحراف روتور و استاتور در  ی برخورد و زاویه ی زاویه محاسبه   :1گام  •

 ی طراحی. نقطه 

 ی طراحی. ی دبی جرمی در نقطه محاسبه   :2گام  •

 ی تلفات فشاری روتور. محاسبه : 3گام   •

 ی خواص جریان در خروجی روتور. محاسبه   :۴گام  •

 ی تلفات فشاری استاتور.محاسبه   :5گام  •

 ی خواص جریان در خروجی استاتور. محاسبه   :6گام  •

   ی طراحی.ی نسبت فشار و بازده نقطه محاسبه : 7گام  •

ی  ی انحراف در نقطه ی برخورد و زاویه که اشاره شد، در قدم اول زاویه   طورهمان 

 25شده در نوشتار بویس . جهت این امر از روابط ارائهشوندی مطراحی محاسبه  

ی طراحی تعیین  استفاده شده است. در قدم بعد، دبی جرمی نقطه   ]20[(،2011)

 شود.  می
 

خروجی روتور با ورودی آن برابر  ی پیوستگی، دبی جرمی در با توجه به رابطه 

 است. بنابراین، مقدار دبی جرمی در خروجی روتور مشخص است. 

یممحاسبه  39ی در گام سوم، ضریب تلفات فشاری برای روتور مطابق رابطه 

 شود: 

(39 ) 
sectotal pro ew tc shock     = + + + + 

محاسبه  ارائه برای  روابط  از  تلفات  و  ی  گامبینی  نوشتار  در  ولینی  شده 

است.  ]13[(،2020) شده  محاسبه   استفاده  از  الگوریتم    یپس  روتور،  تلفات 

 شود.می   استفاده  2برای تعیین خواص جریان در مقطع  ،  8  شده در شکلارائه 

25 Boyce 

 . شدهيالعمل در طبقات کمپرسور طراحعکس بیضر ریمقاد. 5جدول 
Table 5: Reaction coefficient values in the designed 

compressor stages . 

Quantity First 

Stage 
Second 

Stage 
Third 

Stage 

( )RReaction Coefficient 0.72 0.73 0.73 

 ورسدر طبقات کمپرو ضریب دیفیوژن  عدد هالر ریمقاد. 6جدول 

 . شدهيطراح

Table 6. Haller number and diffusion coefficient 

values in the designed compressor stages. 

Quantity First 

Stage 
Second 

Stage 
Third 

Stage 

Haller Number 0.71 0.75 0.72 

DF 0.43 0.38 0.40 

 

 
 

Figure 7: Schematic of a single stage of the axial 

compressor . 

 . یطبقه کمپرسور محور  کیطرحواره :  7شکل 



 و همکار  محمدرضا خواجه کولکی – عملکرد ءارتقابه منظور طبقه با کمپرسور گریزازمرکز در توربین گازی کمپرسور محوری سه طراحی و جایگزینی

38 

 

از خروجی    شودیماز تعیین مشخصات جریان در خروجی روتور، فرض   پس

 برقرارند:  44الی    40روتور تا ورودی استاتور تلفات وجود ندارد و روابط  

(40 ) 01 01s rP P= 

(41 ) 01 01s rT T= 

(42 ) 1 2s rc c= 

(43 ) *

1 1s s si = + 

(44 ) *

2 2s s s  = + 

شده در  ی تلفات فشاری استاتور، مطابق روابط ارائه ، پس از محاسبه در ادامه

  9مشخصات جریان در خروجی استاتور مطابق الگوریتم شکل   ]13[نوشتار اخیر،

شود. خروجی الگوریتم مذکور، خواص جریان در خروجی استاتور،  محاسبه می

 
 

Figure 8: Algorithm for calculating the flow characteristics at section 2 (rotor outlet). 

 .روتور( ي)خروج 2در مقطع  انیمحاسبه مشخصات جر تمیالگور: 8شکل 

 

 
Figure 9: Algorithm for calculating the flow characteristics at section 3 (stator outlet). 

 .استاتور( ي)خروج 3در مقطع  انیمحاسبه مشخصات جر تمیالگور:  9 شکل
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اینکه دمای کل    به  توجه   باشامل: دما، فشار، چگالی، و سرعت سیال است. لذا،  

ها در ورودی  و مقادیر آن  اندشده و فشار کل در خروجی کمپرسور محاسبه  

 شود.مپرسور مشخص هستند، بازده و نسبت فشار محاسبه میک

 ی طراحي ی نسبت فشار و بازده در خارج از نقطه . محاسبه .32
اما سه    است؛طراحی    یطراحی، مشابه نقطه   یمحاسبات در نقاط خارج از نقطه 

 : وجود دارد  مذکور  بین دو حالت  اصلیتفاوت  

های  عنوان یکی از داده جرمی به در نقاط خارج از طرح، مقدار دبی   .1

 .شودورودی به الگوریتم در نظر گرفته می 

  احیطر  ینقطه طرح با    های برخورد و انحراف در نقاط خارج اززاویه  .2

 .نیستند  یکسان

  تفاوت  یح اطر  ینقطه با    در نقاط خارج از طرح  فشاری  مقادیر تلفات .3

 .دارد

، ابتدا از  طراحی   یبازده و نسبت فشار در نقاط خارج از نقطه   یبرای محاسبه 

برای تعیین مشخصات ترمودینامیکی جریان    ،10  شده در شکلالگوریتم ارائه 

و مثلث    ،دما، فشار، چگالی  :. این مشخصات شاملشده استاستفاده    1در مقطع  

نسبی    یتوان زاویه ، می1با دانستن مثلث سرعت در مقطع    .سرعت هستند

.  خارج از طرح را محاسبه کرد  یبرخورد در نقطه   یجریان و در نتیجه زاویه 

ی  تلفات و زاویه  ]20[(،2011شده در نوشتار بویس )ارائه  سپس به کمک روابط

یی مشابه  هاتم یالگور . درنهایت، به کمک  شوندی مبرخورد خارج از طرح محاسبه  

، عملکرد کمپرسور در نقاط خارج  9و    8ی  هاشکل شده در  های ارائه با الگوریتم 

 شود.   از طرح مشخص می 

راستي .33 مدل .  نتایج  یک آزمایي  تجربي سازی  نتایج  با  بعُدی 

 کمپرسور محوری موجود  
شده برای ارزیابی طراحی استفاده خواهد شد، نیاز است  ی ارائه چون از برنامه 

ی تجربی کمپرسور محوری  ها داده آزمایی کرد. بدین منظور از  ابتدا آن را راستی 

ی  ، خروجی برنامه 11است. در شکل    توربین گازی دانشگاه شریف استفاده شده

بینی نسبت فشار کمپرسور محوری با نتایج آزمون  بُعدی مربوط به پیش یک 

  93/0تا    62/0تجربی مقایسه شده است. این نمودار مربوط به سرعت دورانی  

بیشینه نقطه  است.  طراحی  نسبی  ی  اختلاف  مدلها داده ی  نتایج  ی  با  سازی 

 رسد. قبول به نظر می ابل بوده است، که ق  ٪2/2تجربی  

، نمودار بازده آیزنتروپیک کل به کل کمپرسور محوری بر حسب  12در شکل  

ی آن  و کمینه   ٪8/12ی اختلاف نسبی  شود. بیشینه پارامتر جرمی مشاهده می 

 قبول است.بینی رفتار، قابل است. این مقدار تفاوت نیز در نتایج پیش   9/4٪

 
 

Figure 10: Algorithm for calculating the flow 

characteristics at section 1 (off-design points). 

نقاط خارج از  )  1در مقطع  انیمحاسبه مشخصات جر تمیالگور:  10شکل 

 . (طرح 

 
Figure 11: Compressor pressure ratio versus mass flow 

parameter for the axial compressor . 

 ي. بر حسب پارامتر جرم ینمودار نسبت فشار کمپرسور محور:  11شکل 

 
Figure 12: Efficiency versus mass flow parameter for 

the axial compressor . 

 ی. کمپرسور محور ينمودار بازده بر حسب پارامتر جرم:  12شکل 
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مدل.3۴ یک .  نتایج  سازی  با  مقایسه  و  کمپرسور چهارطبقه  بعُدی 

 تجربي کمپرسور ترکیبي 
ی عملکرد کمپرسور  نیبشیپی، از  کد اخیر برای  عدبُک ی کد ی اعتبارسنجپس از  

، نمودار نسبت فشار بر حسب  13. در شکل  شودی ماستفاده    چندطبقهمحوری  

شود. منحنی توپر مشکی رنگ، نسبت فشار کل به  پارامتر جرمی مشاهده می 

ی دوم  ی اول محوری و طبقه طبقه )  ی کمپرسور موجوددوطبقه کل را برای  

دهد و نمودار خط چین، نسبت  حسب پارامتر جرمی نشان می گریز از مرکز( بر  

چهارطبقه  برای  کل  به  کل  )طبقه فشار  محوری  کمپرسور  همان  ی  اول،  ی 

طبقه  سه  و  موجود  محوری  مجموعه کمپرسور  بعدی،  کمپرسور  ی  ی 

دهند،  شوند. نتایج نشان می شده( بر حسب پارامتر جرمی مشاهده می طراحی 

اش بالاتر  دور طراحی   9/0نی توربین گازی، از حدود  در صورتی که سرعت دورا

ی کمپرسور محوری بالاتر از کمپرسور ترکیبی موجود  رود، نسبت فشار مجموعه 

  ٪4/9است، به نحوی که در دور طراحی، نسبت فشار کمپرسور چهار طبقه،  

 بالاتر از کمپرسور ترکیبی فعلی بوده است.

است. این امر نشان می دهد،   ٪4/11 ی اختلاف نسبی میان دو نموداربیشینه 

را  کمپرسور طراحی  گریزازمرکز  با دقت خوبی عملکرد مشابه کمپرسور  شده 

، نمودار بازده آیزتروپیک بر حسب پارامتر جرمی مشاهده  14دارد.  در شکل  

شود؛ که مطابق آن، بازده آیزنتروپیک کمپرسور چهارطبقه در خط کاری،  می

بیشتر از بازده کمپرسور ترکیبی موجود    ٪1/15ی  و بیشینه   ٪1/10ی  کمینه 

نقطه  در  چهارطبقه،  و  کمپرسور  بازده  طراحی،  بازده    ٪1/13ی  از  زیادتر 

شکل   در  است.  بوده  موجود  مشخصه 15کمپرسور  منحنی  کمپرسور  ،  ی 

، نمودار بازده بر حسب پارامتر  16چهارطبقه بر حسب پارامتر جرمی و در شکل  

ها، با  شوند؛ که مطابق آن وری چهارطبقه مشاهده میجرمی برای کمپرسور مح

 ی طراحی کمپرسور، بازده به شدت افت کرده است. خروج از نقطه 

 . نتیجه گیری و جمع بندی ۴
بهبود عملکرد، طراحی آیرودینامیکی یک کمپرسور    هدف  ، باپژوهش حاضردر  

توربین گازی دانشگاه    زازمرکزیعنوان جایگزین کمپرسور گرطبقه به محوری سه 

                                                      .پذیرفته استصنعتی شریف صورت  

نوشته    کمپرسور محوری  بینی عملکردجهت پیش  یعدبُک ی   در گام نخست، کد

 
 
Figure 13: Total-to-total pressure ratio versus mass flow 

parameter. 

 ي. نمودار نسبت فشار کل به کل بر حسب پارامتر جرم. 13شکل 

 

 
 

Figure 14: Isentropic efficiency versus mass flow 

parameter. 

 .يبر حسب پارامتر جرم کیزنتروپینمودار بازده آ:  1۴شکل 

 

 
 

Figure 15: Efficiency versus mass flow parameter for the 

compressor. 

 .کمپرسور یرا برا ينمودار بازده بر حسب پارامتر جرم:   15شکل 

 
 
Figure 16: Efficiency versus mass flow parameter for 

the four-stage axial compressor. 

 یکمپرسور محور یبرا ينمودار بازده بر حسب پارامتر جرم:  16شکل 

 .چهارطبقه
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به  اعتبارسنجی کد،  شده است.  با داده منظور  کمپرسور    تجربی  هاینتایج آن 

موجود   شدمحوری  استمقایسه  فشار  بیشینه   .ه  نسبت  نسبی  اختلاف  ی 

مدل هاداده  تجربی  ی  نتایج  با  بیشینه  ٪2/2سازی  بازده  و  نسبی  اختلاف  ی 

بوده است. این مقدار تفاوت در نتایج    ٪9/4ی آن  و کمینه   ٪8/12آیزنتروپیک  

 قبول است. بینی رفتار، قابل پیش 

طراحی مشابه کمپرسور    ینقطه در    طبقهسه در ادامه، یک کمپرسور محوری  

استاتور جدید،    گریزازمرکز موجود طراحی یک  با طراحی  است. سپس  شده 

 شده الصاق شده است.  روتور کمپرسور محوری موجود به کمپرسور طراحی 

اعمال و نتایج  چهارطبقه  بینی عملکرد بر روی کمپرسور  کد پیش در گام بعدی،  

کمپرسور   تجربی  نتایج  با  شد  ترکیبیآن  مقایسه  است. موجود  بازده   ه 

 ی  و بیشینه  ٪1/10کم  در خط کاری، دست  آیزنتروپیک کمپرسور چهارطبقه

 بالاتر از بازده کمپرسور ترکیبی موجود بوده است. همچنین در صورتی     1/15٪

 

 

 

اش بالاتر رود، نسبت فشار  دور طراحی   9/0که سرعت دورانی توربین گازی، از  

گیرد؛ به نحوی  کمپرسور چهارطبقه بالاتر از کمپرسور ترکیبی موجود قرار می

بالاتر از کمپرسور   ٪4/9که در دور طراحی، نسبت فشار کمپرسور چهارطبقه، 

 ترکیبی فعلی شده است. 

می طراحیبنابراین،  که  گرفت  نتیجه  محوری  توان  و سه   کمپرسور  طبقه 

  ی دانشگاه صنعتی شریف گریزازمرکز  در توربین گاز  کمپرسور  آن با  جایگزینی

این جایگزینیامکان  به    ،پذیر است و  توربین    ارتقاء عملکرد قابل توجهمنجر 

 .خواهد شد  یگاز 

 و تشکر  تقدیر
ی مکانیک و معاونت پژوهشی دانشگاه صنعتی شریف و  های دانشکده از حمایت 

به  قدردانی  حاضر  پژوهش  انجام  در  آزمایشگاه  فنی  کادر  همکاری  عمل  نیز 

 آید.می
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