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ABSTRACT: Surge, as one of the most important operational instabilities of centrifugal compressors, 
especially at low mass flow rates, can cause severe pressure fluctuations, reverse flow, and mechanical 
damage. In this study, surge instability in a turbocharger-based centrifugal compressor was investigated 
experimentally and at high rotational speeds. First, the compressor characteristic curve was extracted 
at several rotational speeds. Then, rapid data acquisition was performed at a rate of 1000 samples per 
second and in an interval of 3 seconds, at speeds of 57000, 80000, and 90000 rpm, and the static pressure 
was recorded at three points in the volute region. Statistical and frequency domain analysis using fast 
Fourier transform were used to identify instability indicators. The results showed that at speeds of 57000 
and 80000 rpm, the changes in standard deviation with decreasing mass flow rate were limited, and it 
was not possible to detect a definite surge entry based on this alone; in contrast, at a speed of 90000 rpm, 
a noticeable increase in the amplitude of pressure fluctuations was observed. Also, in the unstable state, 
a dominant frequency component around 47 Hz was clearly excited and was strengthened by decreasing 
the mass parameter. Comparison of measurement points showed that the intensity of fluctuations was 
maximum at the end of the volute, before its outlet, and the amplitude of pressure fluctuations increased 
by about 2.6 times. 
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1- Introduction
The performance of a radial compressor becomes unstable 

under some operating conditions under the influence of various 
factors. One of the most important of these instabilities, 
which mainly occurs at low mass flow rates, is the surge 
phenomenon [1]. So far, several studies have been conducted 
on the surge phenomenon in centrifugal compressors. Lim et 
al. designed and built a laboratory device specifically to study 
surge instability in centrifugal compressors and conducted 
numerous experiments in the surge region. The results of 
these experiments led to the identification of two dominant 
frequencies of 21 and 7 Hz associated with surge oscillations 
and showed that this instability can be classified into two 
categories: mild surge and deep surge based on the intensity 
of pressure oscillations [2].

Despite the extensive research conducted, in most of the 
past studies, the main focus has been on the impeller region of 
the centrifugal compressor, while the unsteady flow behavior 
in the volute chamber can also play an important role in 
the occurrence and development of the surge phenomenon. 
Therefore, the focus of the present study is on identifying the 
characteristics of instability in the compressor volute using 
experimental methods. 

2- Case Description
The experimental tests of this research were conducted 

in the Gas Turbine Laboratory of Sharif University of 
Technology. This laboratory provides the possibility of 
conducting hot tests and examining the performance of 
gas turbines and turbomachinery components (including 
compressors and turbines) in steady and unsteady conditions. 
The details of the testbed and its real image are presented 
in Figure 1. The rotational speed of this compressor at the 
design point is 92000 rpm, the average inlet air temperature is 
28 °C, and the inlet pressure is 0.86 bar. The actual image of 
the compressor, including the impeller, vaneless diffuser, and 
volute, as well as the locations of the static pressure sensor 
mounting points (numbers 1, 2, and 3), are indicated in Figure 
2.

3- Methodology
In each series of experiments, the rotational speed is 

set at a constant value, and the compressor mass flow rate 
is gradually reduced from the maximum value until the 
system enters the instability region. Along this path, data 
are recorded at several intermediate operating points. In this 
study, statistical parameters such as average and standard 
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deviation are mainly used. Variance is usually represented by 
2σ  and is defined according to equation 1.
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Fig. 1. Gas turbine testbed. 
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4. Results and Discussion 

The experimental studies of this research were carried 
out in the first step with the aim of extracting the 
compressor characteristic curve. For this purpose, it is 
necessary to obtain the compressor performance 
characteristics at several operating points for each 
rotational speed. Given that the experimental results at 
90000 RPM significantly indicate entry into the surge 
region, at this point, for further investigation, other 
points of the flow range within the turbocharger are also 
examined. Point 2 is inside the compressor housing and 
at the impeller outlet. Table 1 summarizes the data 
acquisition results at this point. 

Table 1. Geometrical parameters of the compressor. 

Mass Parameter 
[(𝑘𝑘𝑔𝑔∗√𝐾𝐾)/(𝑠𝑠∗𝑏𝑏𝑎𝑎𝑟𝑟)] 

Static 
Pressure 

[Pa] 

Standard 
Deviation 

[Pa] 
6.85 136036 523 
2.61 166475 704 
2.14 168200 808 
1.98 170372 1289 
1.28 165920 1345 

Figure 3 shows the variations of the dimensionless 
static pressure over time for different values of the mass 
parameter from the highest to the lowest value. As can 
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times compared to the steady state is observed. Second, 
in the unstable state, a dominant frequency component 
around 47 Hz is clearly excited and becomes more intense 
with a decrease in the mass flow rate (or mass parameter), 
such that this component can be considered as one of the 
important indicators of the occurrence of instability in these 
conditions.
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be seen from this figure, with decreasing mass flow rate, 
the amplitude of the fluctuations increases, especially in 
low flow rate regions. Also, the frequency spectrum of 
the dimensionless static pressure signal is presented in 
Figure 4. According to this figure, as the mass flow rate 

decreases and the surge region is approached, the 
dominant frequency component at around 47 Hz is 
noticeably excited and exhibits a significant increase in 
amplitude.

 
Fig. 3. Point 2 pressure fluctuation amplitude over time at five different flow rates at 90000 RPM. 
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flow rate (or mass parameter), such that this component 
can be considered as one of the important indicators of 
the occurrence of instability in these conditions. 
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Fig. 4. Point 2 pressure fluctuation amplitude over frequency at five different flow rates at 90000 RPM. 
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مقدمه-1 
در  استفاده  مورد  مهم  اجزای  از  یکی  مرکز  از  گریز  کمپرسورهای 
حمل‌ونقل  سامانه‌های  و  پتروشیمی  گاز،  نفت،  جمله  از  صنایع  از  بسیاری 
زمینی، دریایی و هوایی می‌باشند؛ از این رو مناسب است که در شرایط کاری 
مختلف، قابلیت عملکرد پایدار و مطمئن داشته باشند ]1-3[. عملکرد یک 
تأثیر عوامل مختلف، دچار  کمپرسور شعاعی در برخی شرایط کاری، تحت 
ناپایداری می‌شود. یکی از مهم‌ترین این ناپایداری‌ها که عمدتاً در دبی‌های 
با  پدیده می‌تواند  این  پدیده سرج می‌باشد. وقوع  پایین رخ می‌دهد،  جرمی 
در  بازگشتی  جریان  شکل‌گیری  شدید،  ارتعاشات  غیرمعمول،  صدای  ایجاد 
از  افزایش سریع دمای کمپرسور و سیال عبوری  کمپرسور، نوسانات فشار، 
شکست  و  خرابی  نهایت  در  و  پره‌ها  به  اضافی  تنش‌های  شدن  وارد  آن، 
اجزای کمپرسور همراه باشد ]4[. به همین دلیل، شناخت دقیق این پدیده 
و سازوکارهای حاکم بر آن از اهمیت بالایی در طراحی و بهره‌برداری ایمن 

کمپرسورها برخوردار است.
تا کنون تحقیقات متعددی در زمینه بررسی پدیده سرج در کمپرسورهای 
گریز از مرکز انجام شده است که در ادامه به برخی از مهم‌ترین آن‌ها اشاره 
می‌شود. لیم و همکاران با طراحی و ساخت یک دستگاه آزمایشگاهی ویژه 
بررسی ناپایداری سرج در کمپرسور گریز از مرکز، آزمایش‌های متعددی را در 
ناحیه سرج انجام دادند. نتایج این آزمایش‌ها منجر به شناسایی دو فرکانس 
غالب ۲۱ و ۷ هرتز مرتبط با نوسانات سرج شد و نشان داد که این ناپایداری را 
می‌توان بر اساس شدت نوسانات فشار به دو دسته سرج ملایم و سرج عمیق 
طبقه‌بندی کرد ]5[. الدر و گیل با بررسی جامع عوامل مؤثر بر پدیده سرج در 
کمپرسورهای گریز از مرکز نشان دادند که این پدیده به مجموعه‌ای پیچیده 
و به‌هم‌پیوسته از عوامل وابسته است. یکی از عوامل کلیدی مورد توجه آن‌ها، 
رفتار جریان در ناحیه بدون‌پره کمپرسور بود. آن‌ها با توسعه مطالعات پیشین، 
توضیحاتی برای برخی ناسازگاری‌های ظاهری موجود در داده‌های تجربی 
ارائه داده و در نهایت یک مدل ریاضی پیشرفته‌تر که اثر عوامل اضافی را نیز 
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در بر می‌گرفت، معرفی کردند ]6[. ورنت و همکاران پدیده سرج را در یک 
کمپرسور گریز از مرکز با سرعت دورانی بالا با استفاده از روش تصویربرداری 
دیجیتال ذرات بررسی کردند و توانستند میدان‌های گذرای سرعت و فشار 
را در ناحیه سرج با دقت بالا اندازه‌گیری نمایند ]7[. بوتروس و گانسان نیز 
مجهز  صنعتی  تراکم  سیستم‌های  در  دینامیکی  ناپایداری‌های  بر  تمرکز  با 
استاتیکی  پایداری  تحلیل  برای  کلی  چارچوبی  مرکز،  از  گریز  کمپرسور  به 
و دینامیکی این سامانه‌ها ارائه کردند ]8[. لیو و ژنگ با انجام آزمایش‌هایی 
مبتنی بر اندازه‌گیری فشار، دما و نویز صوتی، روش‌های دقیقی برای تعیین 
ارائه نمودند و یک معیار عملی  از مرکز  نقطه سرج در کمپرسورهای گریز 
برای تشخیص این نقطه پیشنهاد کردند ]9[. ژنگ و همکاران نیز پدیده سرج 
و استال را در یک کمپرسور گریز از مرکز توربوچارجر مجهز به دیفیوزر پره‌دار 
به‌صورت تجربی بررسی کرده و نشان دادند که رفتار گذرای کمپرسور در 
انتقال از حالت پایدار به ناپایدار، به‌شدت به سرعت دورانی وابسته است ]10[. 
ژیانگ و همکاران مکانیزم سرج و استال را در یک کمپرسور گریز از مرکز 
با زاویه متغیر بررسی کردند و دریافتند که زاویه پره‌های  با دیفیوزر پره‌دار 
دیفیوزر تأثیر قابل توجهی بر نوع و شدت ناپایداری‌ها دارد. آن‌ها همچنین 
کمپرسور  مختلف  اجزای  ناپایداری  میزان  ارزیابی  برای  ویژه  شاخص  یک 
پیشنهاد دادند ]11[. گالیندو و همکاران به آزمایش و مدلسازی پدیده سرج 
در یک کمپرسور گریز از مرکز کوچک مورد استفاده در موتورهای خودرویی 
پرداختند و با اعتبارسنجی آزمایشگاهی مدل خود، منحنی عملکرد کمپرسور 

را در ناحیه سرج نیز توسعه دادند ]12[.
در حوزه شبیه‌سازی عددی، سملیچ و همکاران با استفاده از شبیه‌سازی 
گردابه بزرگ موفق به مدل‌سازی پدیده سرج شده و اطلاعات ارزشمندی از 
ساختار جریان در این ناحیه استخراج کردند که با داده‌های تجربی نیز تطابق 
مناسبی داشت ]13[. دوماس و همکاران نیز شرایط پس از وقوع سرج را از 
نظر نیروهای آیرودینامیکی وارد بر پره‌ها در یک کمپرسور چندمرحله‌ای با 
استفاده از شبیه‌سازی عددی بررسی کردند ]14[. پاکل و ژیانگ در تحقیقی 
مشترک یک کمپرسور گریز از مرکز دارای سرعت دورانی زیاد با بازده زیاد 
طراحی کردند؛ همچنین یک روش برای بهبود حاشیه سرج بر مبنای بهبود 
دیفیوزر ارائه نمودند؛ آنها نتایج طراحی خود را با شبیه‌سازی عددی و داده‌های 

تجربی صحت‌سنجی کردند ]15[.
روش  معرفی  با  همکاران  و  گراودال  سرج،  فعال  کنترل  زمینه  در 
»خودگردانندگی« نشان دادند که می‌توان بدون استفاده گسترده از عملگرهای 
اضافی، سرج را به‌صورت فعال کنترل کرد و بهره‌برداری بهینه‌تری از انرژی 

فعال  کنترل  مطالعه  به  گراودهال  و  بوهاگن   .]16[ داشت  پتانسیل سیستم 
سرج در یک سیستم تراکمی با ورودی کنترلی گشتاور پرداختند و توانستند 
یک روش کنترلی جدید که تنها ورودی کنترلی آن گشتاور محرکه می‌باشد 

ارائه دهند ]17[. 
گذشته  پژوهش‌های  اکثر  در  انجام‌شده،  تحقیقات  گستردگی  وجود  با 
تمرکز اصلی بر ناحیه پروانه کمپرسور گریز از مرکز بوده است؛ در حالی که 
رفتار ناپایدار جریان در محفظه حلزونی نیز می‌تواند نقش مهمی در بروز و 
در  پیشین ]18[،  ادامه مطالعات  در  رو،  این  از  ایفا کند.  پدیده سرج  توسعه 
محدوده  در  سرج  ناپایداری  مشخصات  شناسایی  بر  تمرکز  حاضر  پژوهش 
شده  داده  قرار  تجربی  روش‌های  از  استفاده  با  کمپرسور  حلزونی  محفظه 
اثرات پدیده سرج بیان  از  ابتدا تعریف، ماهیت و برخی  است. در این مقاله 
می‌شود. پس از آن رفتار یک کمپرسور گریز از مرکز در سرعت‌های دورانی 
بالا، از ناحیه عملکرد پایدار تا ناحیه ناپایداری سرج، به‌صورت تجربی بررسی 
با تأکید بر رفتار نوسانی جریان در ناحیه سرج، میزان  می‌گردد. در نهایت، 
تغییر مشخصه فشار جریان در حالت ناپایدار نسبت به حالت پایدار تعیین و 

تحلیل می‌شود.

پدیده سرج-2 
ناپایداری‌های عملکردی در کمپرسورها، پدیده  انواع  یکی از مهم‌ترین 
سرج می‌باشد. پدیده سرج در حقیقت یک نوسان ناپایدار و تناوبی در جریان 
فشار  در  قابل‌توجهی  نوسانات  آن،  به‌دنبال  که  است  کمپرسور  از  عبوری 
اثرات  موارد  اغلب  در  نوسانات  این  می‌شود.  ایجاد  نیز  کمپرسور  خروجی 
بروز  به  منجر  می‌توانند  و  داشته  کمپرسور  ایمنی  و  عملکرد  بر  نامطلوبی 
خسارات جدی در اجزای مختلف سیستم گردند. به‌طور معمول، سرج به‌عنوان 
حد نهایی پایداری کمپرسور در دبی‌های جرمی پایین تعریف می‌شود. وقوع 
افزایش  غیرمعمول،  صدای  ایجاد  نظیر  پیامدهایی  با  می‌تواند  پدیده  این 
شدید  نوسانات  کمپرسور،  داخل  در  بازگشتی  جریان  ارتعاشات، شکل‌گیری 
فشار، افزایش سریع دمای کمپرسور و سیال عبوری از آن، اعمال تنش‌های 
شکست  یا  آسیب‌دیدگی  نهایت  در  و  پروانه  پره‌های  به  متناوب  و  اضافی 
اجزای مکانیکی همراه باشد. مجموعه این آثار می‌تواند موجب آشفتگی در 
فرآیند کاری کمپرسور، کاهش بازده کلی سیستم، کاهش عمر مفید کمپرسور 
و  یاتاقان‌ها،  و  آب‌بندها  پروانه،  به  واردشده  مکانیکی  آسیب‌های  دلیل  به 

همچنین از بین رفتن برخی از لقی‌های مجاز طراحی‌شده در سیستم گردد.
در شکل 1، منحنی مشخصه یک کمپرسور گریز از مرکز نمایش داده 
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سرعت  تقسیم  از  آن  دور  پارامتر  که  مشخص،  دور  هر  در  اگر  است.  شده 
دورانی کمپرسور بر جذر دمای سکون ورودی به‌دست می‌آید، نمودار تغییرات 
پارامتر جرمی رسم شود، منحنی مشخصه یا  نسبت فشار سکون بر حسب 
نمودار عملکردی کمپرسور حاصل خواهد شد. پارامتر جرمی معمولًا به‌صورت 
حاصل‌ضرب دبی جرمی کمپرسور در جذر دمای سکون ورودی و تقسیم آن 
بر فشار سکون ورودی تعریف می‌شود. با رسم این منحنی‌ها برای دورهای 
مختلف کمپرسور، نقشه عملکردی کامل کمپرسور به‌دست می‌آید ]19, 20[.

از منحنی عملکردی که در آن  این دورها، نقطه‌ای  از  اگر در هر یک 
پدیده سرج آغاز می‌شود مشخص گردد، با اتصال این نقاط به یکدیگر، خطی 
مشاهده   1 شکل  در  که  همان‌گونه  می‌شود.  تشکیل  سرج  خط  به  موسوم 
می‌شود، خط سرج مرز پایداری عملکرد کمپرسور را در ناحیه دبی‌های پایین 
تعیین می‌کند. علاوه بر این، در همان شکل، نقاط متناظر با بیشترین بازده 
کمپرسور نیز توسط خطی جداگانه مشخص شده‌اند. از دیدگاه طراحی، معمولًا 
مطلوب آن است که کمپرسور در نزدیکی خط بیشترین بازده عمل کند؛ با این 
حال، قرار گرفتن خط سرج در مجاورت این ناحیه، همواره یک چالش اساسی 
برای طراحان کمپرسور محسوب می‌شود ]22[. این مسئله ضرورت استفاده 
از سامانه‌هایی تحت عنوان کنترل‌کننده سرج را آشکار می‌سازد. هدف این 
با  سیستم‌ها آن است که ضمن حفظ عملکرد کمپرسور در شرایط بهینه و 
آن  اثرات مخرب  بروز  و  ناپایدار سرج  ناحیه  به  ورود سیستم  از  بالا،  بازده 

جلوگیری نمایند.

از دیگر پیامدهای مهم پدیده سرج در کمپرسورهای گریز از مرکز، تغییر 
در جهت نیروی محوری وارد بر پروانه می‌باشد. همان‌طور که در شکل 2 
مشاهده می‌شود، در شرایط عملکرد پایدار و پیش از وقوع سرج، نیروی وارد 
بر پروانه عمدتاً ماهیتی کششی داشته و به سمت چپ اعمال می‌شود. اما پس 
از آغاز پدیده سرج، و بسته به شدت و دامنه ناپایداری، جهت این نیرو می‌تواند 
اعمال  پروانه  به  راست  به سمت  فشاری  نیروی  به‌صورت  و  معکوس شده 
گردد. این تغییر جهت نیروی محوری می‌تواند اثرات مخربی بر یاتاقان‌ها و 
سامانه نگه‌دارنده محور داشته باشد و در صورت تداوم، منجر به آسیب‌های 

جدی مکانیکی شود ]4[.
موضوع حائز اهمیت دیگر در بررسی پدیده سرج در کمپرسورهای گریز 
از مرکز، تعیین محل تقریبی آغاز این ناپایداری در اجزای مختلف کمپرسور 
است. به‌طور کلی، در کمپرسورهایی با نسبت فشار پایین )نسبت فشار تقریبی 
کمتر از ۳ برای هر طبقه(، پدیده سرج غالباً در ناحیه دیفیوزر آغاز می‌شود. 
در مقابل، در کمپرسورهایی با نسبت فشار بالا )نسبت فشار تقریبی بیش از 
۳ برای هر طبقه(، شروع پدیده سرج معمولًا در نواحی ورودی یا بخش‌های 
میانی پروانه مشاهده می‌گردد. این تفاوت در محل آغاز سرج، به ویژگی‌های 
اجزای  در  توزیع سرعت  نحوه  و  فشار  بازیابی  میزان  آیرودینامیکی جریان، 
مختلف کمپرسور وابسته بوده و در شکل 2 به‌خوبی قابل مشاهده است ]4[. 
ایجاد جریان بازگشتی هنگام وقوع پدیده سرج به صورت ناگهانی نبوده بلکه 
ابتدا جریان مجاور دیواره معکوس شده و اگر پیشروی در سرج ادامه پیدا کند، 

 
 .[11] گریز از مرکز مشخصه کمپرسور یمنحن: 1کل ش

Fig. 1: Centrifugal compressor characteristic curve [21]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 1. منحنی مشخصه کمپرسور گریز از مرکز ]21[.

Fig. 1. Centrifugal compressor characteristic curve [21].



نشریه مهندسی مکانیک امیرکبیر، دوره 58، شماره 1، سال 1405، صفحه 113 تا 132

119

نهایتا تمامی جریان به صورت بازگشتی نوسان خواهد کرد ]4[. دوره چرخه 
سرج میتواند از چند ثانیه در کمپرسورهای فرآیندی با مخزن تخلیه بزرگ 

تا کسری از ثانیه در کمپرسورهای توربین گازهای هوایی متغیر باشد ]23[.

بستر آزمون-3 
دانشگاه  گازی  توربین  آزمایشگاه  در  پژوهش  این  تجربی  آزمون‌های 
صنعتی شریف انجام شده است. این آزمایشگاه امکان انجام آزمون گرم و 
بررسی عملکرد توربین‌های گازی و اجزای توربوماشینی )از جمله کمپرسور 
جمله  از  کلی،  به‌طور  می‌کند.  فراهم  ناپایا  و  پایا  شرایط  در  را  توربین(  و 
فعالیت‌های قابل انجام در این آزمایشگاه می‌توان به مدلسازی اجزای توربین 
مشخصه‌های  تعیین  تجربی،  داده‌های  با  مدلسازی  نتایج  ارزیابی  و  گازی 
رفتاری اجزا در شرایط کاری مختلف، بررسی مشخصات کلی سامانه توربین 
گازی، مطالعات میدان جریان در اجزا و انجام آزمون‌های متداول جهت پایش 

وضعیت عملکردی و بهینه‌سازی اشاره کرد.
صنعتی  اسکرو  کمپرسور  یک  توسط  فشرده  هوای  آزمایشگاه،  این  در 
تأمین و در سه مخزن ذخیره، هر یک با ظرفیت ۵ مترمکعب، ذخیره می‌شود. 
پس از عبور هوا از فیلترها، دبی جرمی به‌وسیله یک شیر پنوماتیکی کنترل 

از طریق یک  اندازه‌گیری می‌گردد. سپس هوای فشرده  اوریفیس  و توسط 
سوختِ  با  اختلاط  از  پس  و  شده  احتراق  محفظه  وارد  لوله‌کشی  سامانه 
الکتریکی،  به‌وسیله شمع جرقه‌زن  ایجاد جرقه  و  انژکتور  توسط  تزریق‌شده 
فرآیند احتراق انجام می‌شود. دبی سوخت نیز توسط یک شیر سوزنی تنظیم 
توربین  وارد  احتراق  محصولات  فشار،  و  دما  اندازه‌گیری  از  پس  می‌گردد. 
توربوشارژر شده و موجب چرخش آن می‌شوند و در نتیجه کمپرسور نیز به 
مسیر  از طریق  توربین،  از  عبور  از  پس  گازهای خروجی  درمی‌آید.  گردش 

خروجی تعبیه‌شده به محیط آزاد تخلیه می‌شوند.
در بخش کمپرسور، دبی جرمی هوای عبوری با استفاده از سامانه دهانه 
خروجی  در  شیر  یک  توسط  و  شده  اندازه‌گیری   )Bell mouth( زنگی 
کمپرسور کنترل می‌شود؛ بدین ترتیب امکان دستیابی به نقاط کاری مختلف 
می‌گردد.  فراهم  ثابت  دورانی  سرعت  یک  در  متفاوت  جرمی  دبی‌های  با 
اندازه‌گیری دما توسط ترموکوپل‌های نوع J انجام شده و فشار کل و فشار 
استاتیک نیز به‌وسیله ترانسدیوسرهای فشار اندازه‌گیری می‌شوند. همچنین 
مقابل  در  نوری  حسگر  یک  کمپرسور،  دورانی  سرعت  اندازه‌گیری  برای 
کمپرسور نصب شده است. جزئیات بستر آزمون و تصویر واقعی آن به‌ترتیب 

در شکل‌های ۳ و ۴ ارائه شده‌اند.

 
 .[4] از مرکز زیسرج در کمپرسور گر دهیآغاز پد: 1شکل 

Fig. 2: Initiation of surge phenomenon in centrifugal compressor [4]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 2. آغاز پدیده سرج در کمپرسور گریز از مرکز ]4[.

Fig. 2. Initiation of surge phenomenon in centrifugal compressor [4].
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 .آزمون بستر کیشمات: ۳شکل 

Fig. 3: Schematic of testbed. 
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شکل 3. شماتیک بستر آزمون.

Fig. 3. Schematic of testbed.

 
 

 .از بستر آزمون یریتصو: 4شکل 

Fig. 4: A photo of testbed. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 4. تصویری از بستر آزمون.

Fig. 4. A photo of testbed.
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مقیاس  گازی  توربین  موتور  یک  روی  بر  حاضر  تجربی  مطالعات 
انجام شده   Garret شرکت GT4082 آزمایشگاهی مبتنی بر توربوشارژر
است. مشخصات هندسی اصلی کمپرسور مورد بررسی )از جمله تعداد پره‌ها، 
زوایای ورودی و خروجی پره، قطرها و ...( در جدول 1 و شکل ۵ ارائه شده 
است. سرعت دورانی این کمپرسور در نقطه طراحی ۹۲۰۰۰ دور در دقیقه، 
دمای هوای ورودی به طور متوسط ۲۸ درجه سانتیگراد و فشار ورودی ۰.۸۶ 
بار می‌باشد. همچنین تصویر واقعی کمپرسور شامل پروانه، دیفیوزر بدون‌پره 
نقاط نصب حسگرهای  و حلزونی در شکل ۶ نمایش داده شده و موقعیت 
فشار استاتیک روی مجموعه )شماره‌های 1، 2 و 3( در همان شکل مشخص 

گردیده است.

تحلیل خطا و عدم‌قطعیت آزمون-4 
با توجه به خطاها و عدم قطعیت‌ها در هر آزمایش، شناسایی و تخمین 
آنها برای تعیین قابلیت اطمینان نتایج ضروری است. خطا به عنوان اختلاف 
بین مقدار اندازه‌گیری شده و مقدار واقعی تعریف می‌شود ]25[. از آنجایی که 
مقدار واقعی نامشخص است، مقدار دقیق خطای اندازه‌گیری نیز نامشخص 
است؛ بنابراین، برای تخمین خطای اندازه‌گیری، محدوده‌ای از خطا مشخص 
محدوده  از  تخمینی  عنوان  به  قطعیت  عدم  منظور،  این  برای  می‌شود. 
مقادیر اندازه‌گیری که مقدار واقعی در آن قرار دارد تعریف می‌شود. در این 

تحقیق، مقدار خطای حسگرهای دما در محدوده ۰/۲۵± درجه سانتیگراد و 
حسگرهای فشار ۰/۵± درصد مقیاس کامل است.

نسبی  باشد، حساسیت   n ورودی  متغیر  از  تابعی   y متغیر خروجی  اگر 
 )۳( و   )۲( معادلات  از  ترتیب  به  ام   i ورودی  متغیر  به  نسبت   y مطلق  و 

جدول 1. مشخصات هندسی کمپرسور مورد مطالعه ]24[.

Table 1. Geometrical characteristics of investigated 
compressor [24].

 .[42] کمپرسور مورد مطالعه یمشخصات هندس: 1جدول 

Table 1: Geometrical characteristics of investigated compressor [24]. 

 مقدار )واحد( تیکم
 ۶+  ۶ تعداد پره پروانه

 درجه ۵/۵۵ یپره در ورود هیزاو

 درجه ۰۵ یپره در خروج هیزاو
 میلیمتر ۲۲ یدر ورود شهیقطر ر

 میلیمتر ۵۵ یقطر نوک در ورود
 میلیمتر ۲۲ پروانه یقطر خروج

 میلیمتر ۵/۵ یعرض پره در خروج
 میلیمتر ۲۲ پروانه یطول محور
 میلیمتر ۵/۵۵۵ ی دیفیوزرقطر خروج

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 .مشخصات هندسی کمپرسور مورد مطالعه: ۵شکل 

Fig. 5: Geometrical characteristics of investigated compressor. 
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شکل 5. مشخصات هندسی کمپرسور مورد مطالعه.

Fig. 5. Geometrical characteristics of investigated compressor.
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از  به همه متغیرهای ورودی  y نسبت  محاسبه می‌شود. عدم قطعیت کل 
 خطای سیستماتیک هر متغیر 

ixU معادله )۴( محاسبه می‌شود که در آن 
است ]25[.
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با توجه به محاسبات زیر، عدم قطعیت نسبت فشار کل به کل از معادله 
)۶( بدست می‌آید.
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روش انجام پژوهش-5 
در هر سری از آزمایش‌ها، سرعت دورانی در یک مقدار ثابت تنظیم شده 
و دبی جرمی کمپرسور به‌صورت تدریجی از مقدار بیشینه کاهش داده می‌شود 
تا سیستم وارد ناحیه ناپایداری گردد. در طول این مسیر، داده‌ها در چند نقطه 

کاری میانی ثبت می‌شوند. 
در این پژوهش عمدتاً از پارامترهای آماری نظیر میانگین و انحراف از 
2σ نشان داده می‌شود و مطابق  معیار استفاده می‌شود. واریانس معمولًا با 

رابطه ۷ تعریف می‌گردد:
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X میانگین داده‌های اندازه‌گیری است. ریشه دوم واریانس  در که در آن 
پراکندگی  میزان  و  بوده  معیار  از  انحراف  می‌شود،  داده  نمایش   σ با  که 

 
 

 

 .کیفشار استات ینصب حسگرها تیآن به همراه موقع اتیکمپرسور و جزئ ریتصو: ۶شکل 

Fig. 6: Compressor photo and its details as well as static pressure sensors positions.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 6. تصویر کمپرسور و جزئیات آن به همراه موقعیت نصب حسگرهای فشار استاتیک.

Fig. 6. Compressor photo and its details as well as static pressure sensors positions. 



نشریه مهندسی مکانیک امیرکبیر، دوره 58، شماره 1، سال 1405، صفحه 113 تا 132

123

واحد  با  با  معیار  از  انحراف  واحد  می‌کند.  بیان  را  اندازه‌گیری‌شده  داده‌های 
داده‌های تجربی ارزیابی‌شده یکسان است ]25[.

غالب  فرکانس‌های  شناسایی  و  فرکانس  حوزه  در  نتایج  تحلیل  برای 
نوسانات، از تبدیل فوریه سریع )FFT(، که در برخی مراجع نظیر ]10, 11, 
26[ نیز به کار رفته است، استفاده می‌شود. این تبدیل، روشی کارآمد برای 
محاسبه تبدیل فوریه گسسته )DFT( سیگنال نمونه‌برداری شده ]x[n با 

N نقطه داده بوده و طیف مختلط ]x[k را مطابق رابطه ۹ بدست می‌دهد:
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1j است. هر شاخص k متناظر با یک باند فرکانسی  = − که در آن 
sf فرکانس نمونه‌برداری  ) می‌باشد که در آن  ) /k sf kf N= به مقدار 
است. بزرگی ]X[k | )یا توان دوم آن( سهم مولفه فرکانسی متناظر را نشان 
می‌دهد و امکان مقایسه کمی شدت نوسانات در نقاط کاری مختلف را فراهم 

می‌سازد.

نتایج-6 
مطالعات تجربی این پژوهش در گام نخست با هدف استخراج منحنی 
مشخصه‌های  است  لازم  منظور  بدین  شد.  انجام  کمپرسور  مشخصه 
عملکردی کمپرسور در چندین نقطه کاری، برای هر سرعت دورانی، به‌دست 
آید. منحنی‌های عملکردی نسبت فشار کل به کل کمپرسور مورد بررسی در 
شکل ۷ ارائه شده‌اند. در این شکل همچنین نتایج تجربی با نتایج ارائه شده 
در مرجع ]24[ مقایسه شده که نشان دهنده همخوانی قابل قبول بین این دو 
دسته نتایج تجربی می‌باشد. کمیت جرمی و نسبت فشار کل به کل کمپرسور 

به ترتیب از روابط ۱۰ و ۱۱ محاسبه می‌گردند ]27[.

)10(

(1) 1 2( , ,..., ,..., )i ny f x x x x  

(2) ( )( )
rx i

i

i

xyS
x y





 

(3) ( )
ix

i

yS
x





 

(4) 
1/2

2 2

1
( )

i

n

x
i i

yU U
x

 
    

  

 

(5) 0 0

0 0

tt ex in

tt ex in

dPR dP dP
PR P P

   

(6) 2 20 0

0 0

( ) ( )
tt

ex in
PR tt

ex in

dP dPU PR
P P

    

 

(7) 2 2

1

1 ( )
n

i
i

x X
n




   

(8) 
1

1 n

i
i

X x
n 

   

 

(9) 
1 2

0
[ ] [ ] , 0,1,..., 1

knN j
N

n
X k x n e k N

 



    

 

(11) .

0 0/in inMP m T P  

(11) 0 0/tt ex inPR P P  

 

 

�

)11(

(1) 1 2( , ,..., ,..., )i ny f x x x x  

(2) ( )( )
rx i

i

i

xyS
x y





 

(3) ( )
ix

i

yS
x





 

(4) 
1/2

2 2

1
( )

i

n

x
i i

yU U
x

 
    

  

 

(5) 0 0

0 0

tt ex in

tt ex in

dPR dP dP
PR P P

   

(6) 2 20 0

0 0

( ) ( )
tt

ex in
PR tt

ex in

dP dPU PR
P P

    

 

(7) 2 2

1

1 ( )
n

i
i

x X
n




   

(8) 
1

1 n

i
i

X x
n 

   

 

(9) 
1 2

0
[ ] [ ] , 0,1,..., 1

knN j
N

n
X k x n e k N

 



    

 

(11) .

0 0/in inMP m T P  

(11) 0 0/tt ex inPR P P  

 

 

�

آزمایش‌های انجام شده در این پژوهش برای سرعت‌های دورانی ۵۷۰۰۰ 

 

 .[14]و مقایسه با نتایج مرجع  مختلف یدوران یهادر سرعت یکل بر حسب پارامتر جرمبهنسبت فشار کل: ۷شکل 

Fig. 7: Total-to-total pressure ratio versus mass parameters at different rotational speeds and comparison with results of 
reference [24]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 7. نسبت فشار کل‌به‌کل بر حسب پارامتر جرمی در سرعت‌های دورانی مختلف و مقایسه با نتایج مرجع ]24[.

Fig. 7. Total-to-total pressure ratio versus mass parameters at different rotational speeds and 
comparison with results of reference [24].
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، ۸۰۰۰۰ و 90000 دور بر دقیقه با سیستم داده‌برداری سریع انجام شد، در 
این آزمایش فشار استاتیک در محفظه کمپرسور مورد مطالعه قرار گرفت. با 
توجه به اینکه سیستم داده‌برداری توانایی ثبت 1000 داده در ثانیه را دارد، 
تنها داده‌های ثبت شده در 3 ثانیه مورد بررسی قرار گرفت. داده‌‌برداری از 
نقاط کارکرد پایدار و دبی زیاد شروع شده و با کاهش دبی جرمی تا نزدیکی 

نقطه سرج ادامه یافته است.
داده‌برداری  نتایج   ،)4 تا   2 )جداول  ادامه  در  ارائه‌شده  جدول‌های  در 
شده‌اند.  گزارش  دقیقه  بر  دور  هزار   90 و   80  ،57 دورانی  سرعت‌های  در 
انحراف معیار فشار استاتیک  پارامتر جرمی، میانگین و  این جدول‌ها شامل 

اندازه‌گیری‌شده در نقطه ۱ داخل محفظه حلزونی کمپرسور می‌باشند.
بر  دور  دورانی ۵۷۰۰۰  در سرعت  فوق،  آخر جدول‌های  مطابق ستون 
دقیقه تفاوت انحراف معیار داده‌ها در دبی‌های مختلف بسیار ناچیز است. این 

امر نشان می‌دهد که در این شرایط، دامنه نوسانات فشار )به‌عنوان شاخصی 
از ناپایداری سرج( بسیار محدود بوده و بر اساس این داده‌ها نمی‌توان ورود 
 ۸۰۰۰۰ دورانی  سرعت  در  کرد.  نتیجه‌گیری  اطمینان  با  را  سرج  ناحیه  به 
دور بر دقیقه نیز هرچند با کاهش پارامتر جرمی، افزایش اندکی در انحراف 
معیار مشاهده می‌شود، اما مقدار این تغییرات همچنان کوچک است؛ ازاین‌رو، 
این  در  معیار  انحراف  مبنای  بر  صرفاً  سرج  ناحیه  به  قطعی  ورود  استنباط 
سرعت امکان‌پذیر نیست. در مقابل، در سرعت دورانی ۹۰۰۰۰ دور بر دقیقه، 
انحراف معیار داده‌ها از بیشترین دبی )شرایط پایدار( تا کمترین دبی، بیش از 
دو برابر افزایش یافته است که می‌تواند بیانگر تقویت نوسانات فشار ناشی از 
بروز ناپایداری‌های مرتبط با سرج باشد. بنابراین، در ادامه، رفتار کمپرسور در 

این سرعت دورانی با جزئیات بیشتری مورد بررسی قرار می‌گیرد.
از  دبی،  مقدار  هر  برای  ابتدا  استاتیک،  فشار  دقیق‌تر  تحلیل  به‌منظور 

جدول 2. مقایسه کمیت‌ها در پنج دبی مختلف در سرعت ۵۷۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۱.

Table 2. Parameters comparison at 5 different mass flow at 57000 RPM at point 1.

 .1در نقطه  قهیدور در دق ۰۰۵۵۵مختلف در سرعت  یدر پنج دب هاتیکم سهیمقا: 4جدول 

Table 2: Parameters comparison at 5 different mass flow at 57000 RPM at point 1. 

 

 هااستاندارد داده اریانحراف مع
 )پاسکال(

 نیانگیم کیفشار استات
 )پاسکال(

)کیلوگرم بر ثانیه  یجرم تیکم
 در جذر کلوین بر بار(

۵۵۶ ۹۹۲۷۱۱ ۸۳/۸ 

۵۵۵ ۵۲۰۲۵۵ ۰۲/۲ 

۵۲۶ ۵۲۶۶۵۲ ۲۵/۵ 

۵۶۶ ۵۲۵۵۶۲ ۰۶/۵ 

۵۰۶ ۵۲۶۲۵۵ ۶۵/۵ 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

جدول 3. مقایسه کمیت‌ها در پنج دبی مختلف در سرعت ۸۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۱.

Table 3. Parameters comparison at 5 different mass flow at 80000 RPM at point 1.

 .1در نقطه  قهیدور در دق ۰۵۵۵۵عت مختلف در سر یدر پنج دب هاتیکم سهیمقا: ۳جدول 

Table 3: Parameters comparison at 5 different mass flow at 80000 RPM at point 1. 

 

 هااستاندارد داده اریانحراف مع
 )پاسکال(

 نیانگیم کیفشار استات
 )پاسکال(

ی )کیلوگرم بر ثانیه جرم تیکم
 در جذر کلوین بر بار(

۵۵۲ ۹۸۲۱۱۶ ۹۱/۶ 

۵۲۵ ۵۵۵۵۶۲ ۰۲/۰ 

۵۲۶ ۵۵۵۶۵۲ ۲۵/۲ 

۵۶۲ ۵۵۵۵۵۵ ۵۲/۲ 

۵۵۵ ۵۶۶۲۶۲ ۲/۵ 
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داده‌های ثبت‌شده میانگین‌گیری انجام شده و سپس با تقسیم فشار استاتیک 
لحظه‌ای بر مقدار میانگین آن، داده‌ها به صورت بی‌بعُد در می‌آیند. در ادامه، 
بررسی می‌شوند.  فرکانس  و  زمان  در هر دو حوزه  بی‌بعُد‌شده  سیگنال‌های 
شکل ۸ تغییرات فشار استاتیک بی‌بعُد را بر حسب زمان، برای مقادیر مختلف 
پارامتر جرمی از بیشترین تا کمترین مقدار نشان می‌دهد. مطابق این شکل، 
پایین،  به‌ویژه در دبی‌های  نوسانات  افزایش دامنه  پارامتر جرمی،  با کاهش 

به‌وضوح قابل مشاهده است.
برای  بی‌بعُد‌شده،  استاتیک  فشار  نوسانات  فرکانسی  طیف   ۹ شکل  در 
مقادیر مختلف پارامتر جرمی از بیشترین تا کمترین مقدار، ارائه شده است. 
مطابق این شکل، با کاهش پارامتر جرمی، مولفه غالب نوسانات که در حدود 
۴۷ هرتز قرار دارد، به‌صورت برجسته‌تری ظاهر می‌شود و دامنه آن افزایش 
می‌یابد؛ به‌گونه‌ای که در کمترین دبی اندازه‌گیری‌شده، این مولفه به بیشترین 

جدول 4. مقایسه کمیت‌ها در پنج دبی مختلف در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۱.

Table 4. Parameters comparison at 5 different mass flow at 90000 RPM at point 1.

 .1در نقطه  قهیدور در دق ۰۵۵۵۵مختلف در سرعت  یدر پنج دب هاتیکم سهیمقا: 2جدول 

Table 4: Parameters comparison at 5 different mass flow at 90000 RPM at point 1. 

 

 هااستاندارد داده اریانحراف مع
 کال()پاس

 نیانگیم کیفشار استات
 )پاسکال(

ی )کیلوگرم بر ثانیه جرم تیکم
 در جذر کلوین بر بار(

۵۵۶ ۹۱۶۱۱۱ ۳۱/۶ 

۵۶۶ ۵۵۰۲۵۲ ۵۵/۲ 

۲۵۲ ۵۵۵۲۶۵ ۵۶/۲ 

۵۵۵۵ ۵۵۲۵۶۵ ۶۲/۵ 

۵۵۲۲ ۵۵۰۲۰۲ ۲۲/۵ 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 .1در نقطه  قهیدور در دق ۰۹۹۹۹مختلف در سرعت  یدامنه نوسانات فشار بر حسب زمان در پنج دب: ۸شکل 

Fig. 8: Pressure fluctuation amplitude over time at five different flow rates at 90000 RPM at point 1. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 8. دامنه نوسانات فشار بر حسب زمان در پنج دبی مختلف در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۱.

Fig. 8. Pressure fluctuation amplitude over time at five different flow rates at 90000 RPM at point 1.
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مقدار دامنه خود می‌رسد.

نتایج دور ۹۰ هزار در نقطه 6-۲ -1 
با توجه به اینکه نتایج تجربی در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه به طور 
قابل توجهی ورود به ناحیه سرج را نشان می‌دهند، در این دور، برای بررسی 
بیشتر، نقاط دیگری از محدوده جریان درون توربوچارجر نیز مورد بررسی قرار 
می‌گیرد. نقطه 2 درون محفظه کمپرسور و در قسمت خروجی پروانه است. در 
جدول 5 خلاصه نتایج داده‌برداری در این نقطه مشاهده می‌شود. با مقایسه 
نتایج این جدول با جدول ۳ دریافت می‌شود که با کاهش دبی جرمی و ورود 
به ناحیه سرج انحراف معیار استاندارد داده‌ها در نقطه ۲ نسبت به نقطه ۱ 

افزایش بیشتری داشته است.
مشابه تحلیل انجام‌شده برای نقطه 1، داده‌های ثبت‌شده در نقطه 
2 نیز در هر دو حوزه زمان و فرکانس مورد بررسی قرار می‌گیرند. شکل 
۱۰ تغییرات فشار استاتیکِ بی‌بعُد‌شده را بر حسب زمان، برای مقادیر 
می‌دهد.  نشان  مقدار،  کمترین  تا  بیشترین  از  جرمی  پارامتر  مختلف 
همان‌گونه که از این شکل پیداست، با کاهش دبی جرمی، افزایش دامنه 
نوسانات به‌ویژه در ناحیه‌های کم‌دبی، به‌صورت واضح مشاهده می‌شود.

بی‌بعُد  استاتیکِ  فشار  فرکانسی سیگنال  در شکل ۱۱ طیف  همچنین، 
با کاهش دبی جرمی و  این شکل،  ارائه شده است. مطابق  نقطه(  این  )در 
نزدیک شدن به ناحیه سرج، مولفه فرکانسی غالب در حدود ۴۷ هرتز به‌طور 
محسوسی برانگیخته شده و افزایش دامنه قابل توجهی از خود نشان می‌دهد.

نتایج دور ۹۰ هزار در نقطه 6-۳ -2 
برای  دارد.  قرار  ناحیه خروجی محفظه حلزونی کمپرسور  در  نقطه  این 
شده  تکرار   ۲ و   ۱ نقاط  برای  انجام‌شده  تحلیل  روال  همان  نیز  نقطه  این 
است. خلاصه نتایج داده‌برداری در این موقعیت در جدول ۶ ارائه شده است. 
با مقایسه جدول ۶ با جدول‌های ۳ و ۴ مشخص می‌شود که با کاهش دبی 
جرمی و نزدیک شدن به ناحیه سرج، انحراف معیار فشار استاتیک در نقطه ۳ 
نسبت به نقطه ۲ کمتر بوده و از نظر دامنه نوسانات، در محدوده‌ای نزدیک 

به رفتار مشاهده‌شده در نقطه ۱ قرار می‌گیرد.
مشابه نقاط ۱ و ۲، برای نقطه ۳ نیز سیگنال‌ها پس از بی‌بعُدسازی، در 
به‌ترتیب   ۱۳ و   ۱۲ شکل‌های  شده‌اند.  بررسی  فرکانس  و  زمان  حوزه‌های 
تغییرات فشار استاتیک بی‌بعُد‌شده را بر حسب زمان و طیف فرکانسی آن، 
نشان  مقدار،  کمترین  تا  بیشترین  از  جرمی  پارامتر  مختلف  مقادیر  برای 
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Fig. 9: Pressure fluctuation amplitude over frequency at five different flow rates at 90000 RPM at point 1. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 9. دامنه نوسانات فشار بر حسب فرکانس در پنج دبی مختلف در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۱.

Fig. 9. Pressure fluctuation amplitude over frequency at five different flow rates at 90000 RPM at point 1.
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جدول 5. مقایسه کمیت‌ها در پنج دبی مختلف در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۲.

Table 5. Parameters comparison at 5 different mass flow at 90000 RPM at point 2. 

 .4در نقطه  قهیدور در دق ۰۵۵۵۵مختلف در سرعت  یدر پنج دب هاتیکم سهیمقا: ۰جدول 

Table 5: Parameters comparison at 5 different mass flow at 90000 RPM at point 2.  

 
 هااستاندارد داده اریانحراف مع

 )پاسکال(
 نیانگیم کیفشار استات

 )پاسکال(
ی )کیلوگرم بر ثانیه جرم تیکم

 در جذر کلوین بر بار(
۵۲۰ ۹۸۶۱۸۶ ۳۱/۶ 

۲۵۶ ۵۵۵۶۲۵ ۵۵/۲ 

۲۵۲ ۵۵۲۲۵۵ ۵۶/۲ 

۵۲۲۶ ۵۲۵۰۲۲ ۶۲/۵ 

۵۰۶۵ ۵۵۵۶۲۵ ۲۲/۵ 
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Fig. 10: Pressure fluctuation amplitude over time at five different flow rates at 90000 RPM at point 2.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 10. دامنه نوسانات فشار بر حسب زمان در پنج دبی مختلف در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۲.

Fig. 10. Pressure fluctuation amplitude over time at five different flow rates at 90000 RPM at point 2. 
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 .1در نقطه  قهیدور در دق ۰۹۹۹۹مختلف در سرعت  یدر پنج دبدامنه نوسانات فشار بر حسب فرکانس : 11شکل 

Fig. 11: Pressure fluctuation amplitude over frequency at five different flow rates at 90000 RPM at point 2.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 11. دامنه نوسانات فشار بر حسب فرکانس در پنج دبی مختلف در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۲.

Fig. 11. Pressure fluctuation amplitude over frequency at five different flow rates at 90000 RPM at point 2. 
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Table 6. Parameters comparison at 5 different mass flow at 90000 RPM at point 3. 
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Table 6: Parameters comparison at 5 different mass flow at 90000 RPM at point 3. 

 هااستاندارد داده اریانحراف مع
 )پاسکال(

 نیانگیم کیفشار استات
 )پاسکال(

ی )کیلوگرم بر جرم تیکم
 ثانیه در جذر کلوین بر بار(

۵۲۵ ۹۸۲۷۱۷ ۳۱/۶ 

۲۲۵ ۵۵۲۰۰۵ ۵۵/۲ 

۲۵۶ ۵۵۲۵۵۲ ۵۶/۲ 
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می‌دهند. مطابق این شکل‌ها، با کاهش دبی جرمی و ورود به ناحیه سرج، 
افزایش دامنه نوسانات در دبی‌های پایین و همچنین برانگیخته شدن مؤلفه 

فرکانسی غالب در حدود ۴۷ هرتز به‌وضوح قابل مشاهده است.

نتیجه‌گیری-7 
در این پژوهش، پدیده ناپایداری سرج در یک کمپرسور گریز از مرکز و 
به‌ویژه در سرعت‌های دورانی بالا به‌صورت تجربی مورد بررسی قرار گرفت. 
بدین منظور، مجموعه‌ای از آزمون‌ها در سه سرعت دورانی ۵۷۰۰۰، ۸۰۰۰۰ 
و ۹۰۰۰۰ دور بر دقیقه انجام شد و رفتار کمپرسور از ناحیه عملکرد پایدار تا 
نزدیک‌شدن به محدوده ناپایداری تحلیل گردید. نتایج حاصل از این آزمون‌ها 
نشان داد که با افزایش سرعت دورانی، اثرات سرج بر مشخصه‌های جریان 
تشدید می‌شود و نوسانات فشار و سایر کمیت‌های جریان با دامنه بزرگ‌تری 
بروز می‌یابد. از این رو، در ادامه پژوهش، تمرکز اصلی بر آزمون‌های سرعت 
دقیق‌تر  شناسایی  امکان  تا  شد  داده  قرار  دقیقه  بر  دور   ۹۰۰۰۰ دورانی 

ویژگی‌های نوسانی جریان در شرایط ناپایدار فراهم گردد.

دقیقه  بر  دور  دورانی ۹۰۰۰۰  در سرعت  به‌دست‌آمده  داده‌های  بررسی 
پایدار به ناحیه سرج، دو نتیجه مهم را آشکار می‌سازد:  ناحیه  از  و در گذار 
نخست آنکه با ورود به محدوده سرج، دامنه نوسانات فشار به‌طور محسوسی 
افزایش یافته و در برخی نقاط کاری، افزایشی در حدود دو برابر نسبت به 
حالت پایدار مشاهده می‌شود. دوم آنکه در حالت ناپایدار، یک مؤلفه فرکانسی 
غالب در حوالی ۴۷ هرتز به‌صورت مشخص برانگیخته شده و با کاهش دبی 
جرمی )یا پارامتر جرمی( شدت بیشتری پیدا می‌کند؛ به‌گونه‌ای که این مؤلفه 
را می‌توان به‌عنوان یکی از شاخص‌های مهم بروز ناپایداری در این شرایط 

در نظر گرفت.
در ادامه، به‌منظور درک بهتر نحوه رشد ناپایداری در مسیر جریان و نقش 
موقعیت اندازه‌گیری، رفتار کمپرسور در سه نقطه مختلف از مسیر جریان )در 
این  نتایج  به‌صورت جداگانه تحلیل شد.  نواحی مرتبط(  و  محدوده حلزونی 
مقایسه نشان داد که شدت ناپایداری سرج در نقاط مختلف یکسان نیست 
و نقطه ۲ بیشترین حساسیت را نسبت به ورود به ناحیه سرج از خود نشان 
می‌دهد؛ به‌طوری که در این نقطه، دامنه نوسانات فشار تا حدود ۲/۶ برابر 

 
 .۳ه در نقط قهیدور در دق ۰۹۹۹۹مختلف در سرعت  یدامنه نوسانات فشار بر حسب زمان در پنج دب: 11شکل 

Fig. 12: Pressure fluctuation amplitude over time at five different flow rates at 90000 RPM at point 3. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 12. دامنه نوسانات فشار بر حسب زمان در پنج دبی مختلف در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۳.

Fig. 12. Pressure fluctuation amplitude over time at five different flow rates at 90000 RPM at point 3.
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نوسانی  پدیده‌های  تقویت  بیانگر  می‌تواند  موضوع  این  است.  یافته  افزایش 
انتخاب محل  اهمیت  و  بوده  ناحیه خاص  آن  در  جریان  برهم‌کنش‌های  و 

اندازه‌گیری مناسب برای تشخیص دقیق ناپایداری را برجسته می‌سازد.
برای ادامه و تکمیل این پژوهش، پیشنهاد می‌شود تحلیل‌های دقیق‌تری 
شود  مشخص  تا  گیرد  انجام  مشاهده‌شده  ناپایداری‌های  ماهیت  روی  بر 
سرج  ملایم،  سرج  )مانند  ناپایداری  نوع  کدام  به  مربوط  ثبت‌شده  نوسانات 
عمیق یا ترکیبی با سایر مدها( است. همچنین توصیه می‌شود در آزمون‌های 
)بدون  جرمی  دبی  کمترین  تا  بیشترین  از  پیوسته  آزمون  رویه  یک  آینده، 
لحظه  نوسانات،  روند رشد  تا  اجرا گردد  و  نقاط کاری( طراحی  در  گسست 
ورود به ناپایداری و تغییرات فرکانس‌های غالب با دقت بیشتری قابل ردیابی 
و تحلیل باشد. همچنین با ارتقاء سیستم داده‌برداری، نرخ داده‌برداری بالاتری 

مورد آزمایش قرار گیرد.
تشکر و قدردانی

نویسنده اول از جناب آقای دکتر حاجیلوی بنیسی و همچنین تکنسین 
آزمایشگاه توربین گازی به جهت حمایت‌های صورت گرفته، قدردانی میك‌ند.

فهرست علائم -8 

 
 .۳در نقطه  قهیدور در دق ۰۹۹۹۹مختلف در سرعت  یدامنه نوسانات فشار بر حسب فرکانس در پنج دب: 1۳شکل 

Fig. 13: Pressure fluctuation amplitude over frequency at five different flow rates at 90000 RPM at point 3. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 13. دامنه نوسانات فشار بر حسب فرکانس در پنج دبی مختلف در سرعت ۹۰۰۰۰ دور در دقیقه در نقطه ۳.

Fig. 13. Pressure fluctuation amplitude over frequency at five different flow rates at 90000 RPM at point 3.
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