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Реферат. В работе проведена вычислительная оценка гидродинамического поведения гидрав-
лической микротурбины типа Каплана. Исследование проводится на трехмерной геометрии, вы-
полненной в программе SolidWorks. Целью работы является сравнительный анализ аэродинами-
ческих характеристик роторов с крыловидным профилем и плоским профилем в контексте их 
влияния на эффективность работы микротурбины при различных режимах вращения. Оценива-
ются два типа несущих винтов: ротор с плоским профилем лопастей и ротор с лопастями крыло-
видного типа. Для решения уравнений потока жидкости используется осредненный по Рейнольд-
су метод Навье-Стокса со стандартной k-ε моделью турбулентности. Алгоритм является стацио-
нарным и реализуется с помощью программного обеспечения ANSYS Fluent. Вращение ротора 
моделируется методом движущихся систем отсчета (MRF). Количественные результаты исследо-
вания демонстрируют, что при максимальном расходе 0,15 м³/с и скорости вращения 1750 мин⁻¹ 
ротор с крыловидным профилем развивает мощность 4,4 кВт и достигает КПД 75%, в то время 
как плоский профиль в тех же условиях показывает лишь 3,12 кВт при КПД 53,1%. Результаты 
показали, что ротор с крыловидным профилем демонстрирует наилучшие характеристики по 
сравнению с плоским профилем во всех режимах работы. При минимальном расходе ожидается, 
что скорость вращения турбины будет ниже 1500 мин-1 и близка к 1000 мин-1. При максимальном 
расходе, вероятно, скорость вращения плоского профиля будет близка к 1750 мин-1, а для крыло-
видного профиля может быть даже выше. Анализ рассеяния энергии показал, что плоский про-
филь имеет более высокие значения турбулентной кинетической энергии (ТКЭ) и турбулентной 
вихревой диссипации (ТВД), что указывает на большее рассеивание энергии по сравнению с 
крыловидным профилем. Полученные результаты позволяют сделать вывод о целесообразности 
использования крыловидного профиля лопастей в гидравлических микротурбинах для повыше-
ния их эффективности и надежности.  

Ключевые слова: энергообеспеченность, микротурбина, моделирование, ротор, программное 
обеспечение, крыловидный профиль, плоский профиль.  

изменений в конструктивные элементы гидро-
агрегатов [6, 7].  

Кроме того, микротурбины находят кон-
кретное применение в инфраструктуре сель-

скохозяйственных предприятий, а именно в 
биогазовых установках. Эти установки явля-

ются неотъемлемым элементом устойчивого и 
замкнутого цикла производства, перерабаты-
вая органические отходы (навоз, помет, силос) 

в метан и органические удобрения. Основным 
технологическим процессом в биогазовой 

установке является постоянная циркуляция и 
перемешивание субстрата в реакторах для 

предотвращения осаждения твердых частиц и 
обеспечения равномерного брожения. Данный 

процесс осуществляется мощными насосами, 
работающими в непрерывном режиме, что 
делает его крайне энергоемким. Установка 

микротурбины Каплана на линии рециркуля-
ции органических отходов позволяет рекупе-

рировать часть энергии потока, направляя ее 
на помощь в приводе циркуляционного насоса 

или генерации электроэнергии для собствен-
ных нужд установки, существенно повышая ее 
общую энергетическую и экономическую  

эффективность [7, 8]. 
В этом контексте расчетное моделирование 

течения в гидравлических микротурбинах, 
таких как турбины типа Каплана, становится 

особенно актуальным. Эти устройства преоб-
разуют гидравлическую энергию потока   

Введение. Одной из главных задач, стоя-
щих перед современным сельским хозяйством, 

является внедрение комплексной механизации, 
которая предполагает использование высоко-

мощных машин с применением гидравличе-
ских систем и автоматизации [1, 2]. Это в пол-

ной мере относится к таким сложным маши-
нам, как современные зерно- и кормоубороч-
ные комбайны, самоходные опрыскиватели и 

косилки, гидравлические системы которых 
обеспечивают работу многочисленных актив-

ных рабочих органов (мотовила, шнеки, из-
мельчители, соломоразбрасыватели) и требуют 

значительных затрат мощности. Гидравлика в 
сельскохозяйственных машинах обеспечивает 

эффективное функционирование навесного 
оборудования тракторов, а также активных 
рабочих органов почвообрабатывающих и убо-

рочных машин. В последние годы наблюдается 
тенденция к переходу на более высокие давле-

ния в гидросистемах, что позволяет значитель-
но уменьшить их массу и габариты, а также 

повысить общую производительность [3, 4]. 
Современные гидравлические устройства, та-
кие как гидромоторы и микротурбины, рассчи-

таны на рабочее давление в диапазоне            
16-20 МПа [5]. Однако  с  увеличением         

давления возникает проблема повышения тем-
пературы   рабочей   жидкости,   что   требует 

разработки новых видов  жидкостей   и   совер-
шенствования уплотнений, а также внесения 
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жидкости, создаваемую насосами, в механиче-
скую работу, что может значительно повысить 

эффективность работы сельскохозяйственных 
машин. Оптимизация геометрии и характери-

стик таких микротурбин способствует улуч-
шению производительности гидравлических 

систем, что, в свою очередь, обеспечит более 
высокую надежность и эффективность совре-
менных сельскохозяйственных технологий. 

Внедрение современных гидравлических ре-
шений в сельское хозяйство является важным 

шагом к повышению его производительности 
и устойчивости [8, 9]. 

В современных программных решениях 
для моделирования течений применяется ши-

рокий спектр моделей турбулентности. Гид-
равлическое  моделирование в основном со-
средоточено   на   вычислении  потерь  напора, 

связанных с гидравлическим сопротивлением, 
которое зависит от таких параметров, как   

формы трубы, диаметра, абсолютной          
шероховатости и длины [10].  

Целью работы является сравнительный 
анализ аэродинамических характеристик рото-

ров с крыловидным профилем и плоским про-
филем в контексте их влияния на эффектив-

ность работы микротурбины при различных 
режимах вращения.  

Основное внимание уделяется выявлению 

оптимальных условий для достижения макси-
мального   циркуляционного   потока  и  ско-

рости вращения, а также оценке производи-
тельности микротурбины при минимальных и 

максимальных значениях этих параметров.  
Условия, материалы и методы.  

Оценивается гидродинамическое поведение 

модели гидравлической микротурбины типа 
Каплана [11], в дальнейшем называемой T40. 
Оцениваемые модели имеют следующие   

компоненты (рис. 1): 

Были   оценены   два   типа   роторов:     
ротор  с  плоским  профилем  лопастей    
(далее   именуемый   «плоский   Т40»,   на   
рисунке 2 а)   и   ротор  с   крыловидным    

профилем  лопастей  (названный  «крыло 
Т40»,  на рисунке 2 б). В обоих случаях ком-
поненты набора 1, 2, 3, 5 и 6 на рисунке 1     
остались идентичными. 

Рис. 1 – Компоненты оцениваемой турбины: 1 – приемный патрубок; 2 – распределитель     
потока; 3 – лопасти распределителя потока; 4 – ротор в сборе; 5 – разгрузочное колено;             

6 – выпускное сопло 

                                 а)                                                                                 б) 
 

Рис. 2 – Типы роторов: а) ротор в сборе с плоским профилем лопастей; б) ротор в сборе с 
крыловидным профилем лопастей 

Для   корректной  работы  модели           
турбулентности   было   обеспечено   значение 
безразмерного   расстояния   до   стенки           
y+ в диапазоне 30 < y+ < 300 на всех                   

поверхностях лопастей и стенках, что соответ-
ствует рекомендациям для стандартного под-
хода с использованием пристеночных      
функций. 
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Условия   работы,   оцененные   в   ходе 
численного   моделирования,  описаны в  таб-
лице 1.   На   входе   задавалось  условие мас-
сового расхода,  соответствующее  значениям  
из   таблицы  1.   На   выходе   устанавлива-
лось  условие  постоянного  статического  дав-
ления  с  нулевым   избыточным  давлением.  

Это  давление  используется  для   проведения  
теоретического  расчета гидравлической  мощ-
ности,  доступной в потоке жидкости, но не 
используется для численного моделирования. 
Расход воды задается на входе и нулевым ма-
нометрическим давлением на крайней поверх-
ности выпускного сопло (рис. 3).  

Рис. 3 – Граничные условия расхода жидкости 

Для   остальных   стен   было   принято 
условие прилипания. Что касается скорости 
вращения   ротора   турбины,  то  в   первом 
случае   принимается  n=1500 мин-1 (оборотов 
в минуту), предполагается  направление     
вращения  по  часовой  стрелке. Затем  оцени-
вается  поведение  роторов  (плоского  и           

с крыловидного профиля) при двух других 
скоростях. То есть поведение обоих роторов 
оценивается для минимальной скорости 
n=1000 мин-1, когда расход минимальный 
(Qmin=0,10 м3/с), и максимальной скорости 
n=1750 мин-1, когда расход максимальный 
(Qmax=0,15 м3/с). 

Таблица 1 – Условия испытаний турбины 

Анализируемая  
модель 

Рабочее состояние Расход, м³/с 
Давление на входе, 

МПа 

T40 – Плоский       
профиль 

Расчетный расход 0,12 

4 

Минимальный расход 0,10 

Промежуточный расход 1 0,11 

Промежуточный расход 2 0,14 

Максимальный расход 0,15 

T40 – Крыловидный 
профиль 

Расчетный расход 0,12 

Минимальный расход 0,10 

Промежуточный расход 1 0,11 

Промежуточный расход 2 0,14 

Максимальный расход 0,15 

                                а)                                                                                   б)  

Рис. 4 – Создание сетки континуума в: а) модель с плоским профилем; б) модель с          
крыловидным профилем 

Исследование проводится по трехмерной 
геометрии, выполненной в SolidWorks.       
Используемым типом дискретизации является 
метод конечных объемов, реализуемый про-
граммным обеспечением ANSYS Fluent,          

с  помощью  которого  выполняются  расчеты. 
Вышеупомянутая дискретизация применяется 
к вычислительной области. Всего в предмет-
ной области 1 882 514 элементов, в каждой 
ячейке сосредоточено 373 638 узлов. 
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Для решения уравнений Навье-Стокса ис-
пользуется стандартный метод Рейнольдса 
осредненных уравнений Навье-Стокса с моде-
лью k-ε турбулентности [12, 13]. Алгоритм 
является стационарным и решается с помо-
щью программного обеспечения конечного 
объема ANSYS Fluent.  Используется  реша-
тель на основе давления со связью между ско-
ростью и давлением. За непрерывную фазу 
приняты следующие свойства: плотность 
ρ=1000 кг/м3 и динамическая вязкость 
µ=1,102×103 Нс/м2. 

Вращение ротора моделируется методом 
движущейся  системы  отсчета (MRF) [14, 15]. 
Суть  метода  заключается  в  придании пото-
ку,  поступающему  в  область  ротора,        
угловой   скорости,  совпадающей  со  скоро-
стью ротора, без его смещения. Последнее 
радикально  снижает  вычислительные  требо-
вания, которые повлечет  за  собой   моделиро-
вание со смещением ротора. Во всех исходных  
случаях  принята  скорость  вращения  ротора  
1500 мин-1.  Затем  предлагаются альтернатив-
ные  скорости  вращения  в  соответствии  с  
возможной реакцией системы жидкость-ротор  
на  изменения  потока. То есть испытания про-
водятся при минимальной и максимальной 
скорости потока и скорости вращения. 

Расчеты считались сошедшимися при    

выполнении двух критериев: снижения услов-
ных  невязок  всех  уравнений ниже уровня  
0,00001  и  стабилизации  основных контроли-
руемых величин (мощности на валу и крутя-
щего момента) с колебаниями не более 0,1% в 
течение более чем 100 последних  итераций. 

Результаты и обсуждение. В каждом ана-
лизируемом случае рассчитывается теоретиче-
ская мощность потока жидкости, которая 
сравнивается с результатами моделирования. 
Теоретическая мощность рассчитывается    
следующим образом:  

 

Nt = γQH,       (1) 
 

где γ = 9800 Н/м3 – удельный вес жидкости 
(воды), Q – расход (м3/с), H – гидравлическая 
нагрузка на вал турбины (м).  

Теоретическая мощность и мощность мо-
делирования, а также их характеристики, по-
лученные в каждом случае, подробно описаны 
в таблице 2 и на рисунке 5. 

Для  оценки  достоверности численных 
результатов был проведен анализ сеточной 
сходимости  на  трех  последовательно       
сгущающихся  сетках.  Относительная по-
грешность определения мощности для вы-
бранной  сетки составила 2,3%, что подтвер-
ждает приемлемую точность количественных 
результатов. 

Таблица 2 – Сравнительная таблица между теоретической мощностью и результатами     
моделирования 

Анализируемая 
модель 

Расход 
Теоретиче-
ская мощ-
ность, кВт 

Смодели-
рованная 

мощность, 
кВт 

Производи-
тельность, 

% 

Относитель-
ная произво-
дительность, 

% 

T40 – Плоский 
профиль 
при 1500 мин-1 

Расчетный 4,70 1,23 26,1 100 

Минимальный 3,92 -0,26 -6,5 100 

Промежуточный 1 4,31 0,46 10,6 100 

Промежуточный 2 5,29 3,09 58,5 100 

Максимальный 5,88 4,46 75,9 100 

Т40 –
Крыловидный 
профиль 
при 1500 мин-1 

Расчетный 4,70 1,74 37,0 141,8 

Минимальный 3,92 -0,21 -5,4 82,8 

Промежуточный 1 4,31 0,75 17,4 164,2 

Промежуточный 2 5,29 4,31 81,5 139,5 

Максимальный 5,88 5,67 96,4 127,1 

Полученные значения КПД для крыловид-
ного профиля при расчетном режиме (37,0%), 
что соответствуют данным литературы [11]: 
35-42% для микротурбин Каплана. Наблюдае-
мые отличия  могут  быть  объяснены  особен-
ностями геометрии проточной части и           
условиями моделирования. 

Для минимального расхода в обоих профи-
лях полученные мощности близки к нулю и 
отрицательны, тогда как для максимального 
расхода мощности максимальны и имеют 
КПД от 75,9% до 96,4% (для плоского и кры-
ловидного профиля соответственно). Это свя-
зано с тем, что как для минимального, так и 
для максимального расхода скорость враще-
ния  турбины была установлена на уровне 
1500 мин-1. Наилучшие характеристики              

достигаются при расходе выше расчетного, 
как в случае ротора с плоским профилем, так 
и в случае ротора с крыловидным профилем.  
При   сравнении   мощностей, полученных в 
результате  численного моделирования в    
обеих моделях лопастей, наблюдается, что 
наивысшая  производительность  ротора     
крыловидного  типа  по  сравнению  с  рото-
ром  с  плоскими  лопастями  достигается,  
когда  расход  представляет  собой                
так  называемый  «Промежуточный  расход 1»   
(0,11 м3/с), при этом полученная мощность на 
64,2%   выше,  чем  полученная  в   плоском
(0,11 м3/с), при этом полученная мощность на 
64,2%  выше,  чем  полученная  в  плоском 
профиле  для  тех  же  условий расхода      
(рис. 5). 
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Рис. 5 – Кривые зависимости мощности и расхода 

Таблица 3 – Сравнительные результаты теоретической и смоделированной мощности для 
минимального и максимального расхода 

Расход, 
м³/с 

мин -1 
Теоретическая 
мощность, кВт 

Плоский профиль Крыловидный профиль 
Мощность, 

кВт 
Производи-

тельность, % 
Мощность, 

кВт 
Производи-

тельность, % 
0,10 1000 3,9 1,9 48,5 1,73 44,1 
0,15 1750 5,9 3,12 53,1 4,4 75 

Корректировка   скорости   вращения     
позволила   улучшить   энергетические   пока-
затели,   что   подтверждает   важность      
адаптивного управления режимами работы 
микротурбины для достижения максимальной 
эффективности. 

Отметим, что при минимальном расходе в 
обоих роторах достигается КПД, близкий к 
50%, при заданной скорости вращения        
1000 мин-1. Это более реалистично по сравне-
нию с результатами, полученными для скоро-
сти вращения 1500 мин-1, где полученные 
мощности и характеристики  отрицательны. 
Ожидается, что в случае,  когда  расход близок 
к минимальному, скорость вращения турбины, 
будет ниже первоначально предложенной 
(1500 мин-1) и близкой к последнему         

предложению (1000 мин-1). Точно так же, ко-
гда реализована более высокая скорость вра-
щения, чем исходная,  для  максимального  
расхода.  В этом случае имеется важная разни-
ца между мощностью, полученной для плос-
кого профиля относительно крыловидного. 
Отметим, что первый  развивает мощность 
3,12 кВт при примерном КПД 53%, тогда как в 
случае с крыловидным профилем лопастей 
мощность значительно выше (4,4 кВт) при 
КПД 75%. Вероятно, что скорость вращения, 
достигаемая плоским профилем при макси-
мальной скорости расхода, близка к предлага-
емой для этого случая (1750 мин-1), а в случае 
с крыловидным профилем достигаемая ско-
рость вращения может быть даже выше, чем 
это значение.  

                                а)                                                                                  б)  

Рис. 6 – Давления (P) в плоскости ZY при 1500 мин-1: а) плоского профиля,  
б) крыловидного профиля 

Для  случаев  минимального  и  максималь-
ного  расхода  численное  моделирование  
проводится с другими скоростями вращения 
ротора. Для  случая  минимального  расхода 
скорость снижается с 1500 мин-1 до             
1000 мин-1. Что касается максимального     

расхода,  новая  принятая  скорость  вращения 
составляет  1750  мин-1.  Результаты  модели-
рования  приведены  в  таблице  3,  где  в   
каждом  случае  мощности,  полученные     
при моделировании, сравниваются с           
теоретическими. 
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                                 а)                                                                                   б) 

                                в)                                                                                    г) 
 

Рис. 7 – Поле давления (P) для максимального расхода при 1500 мин-1. Вид спереди:                 
а) плоский профиль; б) крыловидный профиль. Вид сверху: в) плоский профиль;                         

г) крыловидный профиль 

На рисунке 6 показано поле давления в 
вертикальной плоскости (совпадающей с 
плоскостью ZY), проходящей через середину 
геометрии. Что касается минимальных давле-
ний, связанных с возможными зонами кавита-
ции, на рисунке 7 показаны виды спереди     

(а, б), сверху (в, г), роторов с лопастями плос-
кого и крыловидного профиля соответственно. 
Анализ полей давления выявил зоны с давле-
нием ниже давления насыщенного пара, что 
указывает на потенциальный риск кавитации, 
особенно для крыловидного профиля.  

В случае турбины с ротором крыловидным 
профилем суммированы наиболее компроме-
тирующие ситуации, связанные с кавитацией. 
Задняя часть лопастей и задняя часть втулки 
ротора представляют собой сектора низкого 
давления. Эти сектора являются возможными 

источниками кавитации, что не так очевидно в 
случае ротора с плоским профилем. 

На рисунках 8 (а и б) показаны линии ско-
ростей, соответствующие полям потока       
ротора с плоским и крыловидным профилем          
соответственно. 

                                 а)                                                                                  б) 
 

Рис. 8 – Линии обтекания в турбинном агрегате: а) плоский профиль,  
б) крыловидный профиль. Максимальный поток при 1500 мин-1 

На  рисунке  9  показаны  объемные       
распределения турбулентной кинетической 
энергии  (ТКЭ)  и  турбулентной  вихревой 
диссипации  (ТВД)  поля  течения  [16].    
Определение турбулентной кинетической 
энергии  (ТКЭ)  связано  с  уровнем             

колебаний  скорости  частиц,  составляющих 
поле   потока   [17].   В   области   вычисли-
тельной    механики    под   частицами   жид-
кости  понимаются  материальные  точки,  
составляющие   поле   потока.  В  частном  
случае      дискретного       моделирования      с 
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                                а)                                                                                    б) 

использованием  метода  FVM  частицы  ассо-
циированы с каждым вычислительным        
объемом. 

Что касается скорости турбулентной      
вихревой диссипации (ТВД), то она             
связана  с  диссипацией  внутренней  энергии 
жидкости  ε,  или,  что-то  же  самое,           

скоростью  диссипации  механической      
энергии в тепло вследствие вязкой              
диссипации [18, 19]. 

Снижение ТКЭ и ТВД для крыльевого про-
филя на 13-17% обеспечивает снижение тур-
булентности и более эффективный отбор   
энергии. 

Таблица 4 – Сравнительная таблица параметров ТКЭ и ТВД между плоским и крыльевым 
профилями для максимального расхода и 1500 мин-1 

Параметр Плоский профиль Крыловидный профиль Разница в % 
TKЭ K, м2/с2 0,097 0,08 17,5 
TВД (ε), м2/с3 5,99 5,21 13,1 

Как   видно   из   таблицы   4,   для   расчет-
ного расхода и скорости вращения  
1500 мин-1 плоский профиль имеет большие 
значения ТКЭ и ТВД. Это напрямую связано с 
рассеянием энергии из-за явлений турбулент-
ности, что снижает передачу энергии от жид-
кости к турбине [13]. Следовательно, передача 
импульса в случае турбины с крыльевым   

профилем будет больше, чем в случае плоско-
го профиля, что и наблюдается по результатам 
моделирования мощности. В любом случае 
процентная разница между значениями ТКЭ и 
ТВД не обязательно совпадает с разницей в 
мощности между обеими моделями, но четко 
маркирует диссипативные явления в обеих 
моделях лопастей (рис. 9). 

                                в)                                                                                  г)  

Рис. 9 –  Объемное распределение ТКЭ и ТВД при частоте вращения 1500 мин-1:                   
а) ТКЭ с плоским профилем; б) ТКЭ с крыловидным профилем; в) ТВД с плоским профилем; 

г) ТВД с крыловидным профилем 

Согласно графиков на рисунках, соответ-
ствующих ТКЭ и ТВД, объемные распределе-
ния того и другого занимают больший объем в 
модели плоского профиля (рис. 9 а и в), чем в 
модели крыловидного профиля (рис. 9 б и г). 

Выводы. Наилучшие характеристики до-
стигаются при использовании ротора с крыло-
видным профилем по сравнению с плоским 
профилем для всех оцениваемых режимов. 
Что касается поведения турбины при           
различных скоростях вращения, то при мини-
мальном циркуляционном потоке ожидается, 
что скорость вращения турбины будет ниже 
первоначально предложенной (1500 мин-1) и 

близка к 1000 мин-1. С другой стороны, когда 
реализована более высокая скорость враще-
ния, чем исходная, достигается максимальный 
поток. Вполне вероятно, что скорость враще-
ния, достигаемая плоским профилем при цир-
куляции максимального потока, близка к 
предлагаемой, близкой к 1750 мин-1,  а  в  слу-
чае крыловидного профиля достигаемая     
скорость вращения может быть даже выше 
этого  значения. Количественно подтверждено 
преимущество крыльевого профиля: при рас-
ходе 0,15 м³/с и скорости 1750 мин-1 мощность 
составила 4,4 кВт (КПД 75%) против 3,12 кВт 
(КПД 53,1%) для плоского профиля.  
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Что касается рассеяния энергии обеих мо-
делей ротора, то для расчетного расхода и ско-
рости вращения 1500 мин-1 плоский профиль 
имеет большие значения ТКЭ и ТВД. Это 
представляет собой большее рассеивание 
энергии по отношению к крыловидному про-
филю. Установлено снижение турбулентных 
потерь для крыльевого профиля: значения 
ТКЭ ниже на 17,5%, а ТВД - на 13,1% по срав-
нению с плоским профилем. 

Результаты работы могут быть применены 
при проектировании микротурбин для малых 
ГЭС, систем рекуперации энергии в промыш-
ленных установках, сельскохозяйственных 
гидросистемах,  а  также  в  биогазовых  уста-
новках для эффективного преобразования        
гидравлической  энергии  потоков  рециркули-
рующих субстратов. Для дальнейших          

исследований рекомендуется проведение оп-
тимизации геометрии крыловидного профиля 
с целью снижения кавитационных явлений и 
организация натурных экспериментов для ве-
рификации численных моделей, что позволит 
повысить точность прогнозирования рабочих 
параметров микротурбин в реальных условиях       
эксплуатации. 
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заявляют об отсутствии конфликта интересов. 
Работа выполнена при поддержке гранта 
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OPTIMIZATION OF GEOMETRIC PARAMETERS OF MICROTURBINE BLADE PROFILE 

I. Kh. Gayfullin, D. T. Khaliullin, B. Gaston  
 

Abstract. The article presents a computational evaluation of the hydrodynamic behavior of a Kaplan-type hydraulic micro-
turbine. The study is conducted using three-dimensional geometry performed in SolidWorks software. The aim is a comparatively 
analysis of aerodynamic characteristics of rotors with airfoil profile and flat profile in terms of their impact on the microturbine’s 
operating efficiency under various rotational modes. Two rotor types are evaluated: a rotor with a flat blade profile and a rotor 
with airfoil blade profile. The Reynolds-averaged Navier-Stokes method with the standard k-ε turbulence model is used to solve 
the fluid flow equations. The algorithm is stationary and is implemented using ANSYS Fluent software. Rotor’s rotation is mod-
eled using the moving reference frame (MRF) method. Quantitative results demonstrate that at a maximum flow rate of 0.15 m³/s 
and a rotation speed of 1750 min-¹, the airfoil profile rotor produces 4.4 kW and achieves 75% efficiency, while the flat rotor 
under the same conditions produces only 3.12 kW and 53.1% efficiency. The results indicate that the airfoil rotor outperforms the 
flat rotor in all operating modes. At minimum flow rates, the turbine rotation speed is expected to be below 1500 min-1 and close 
to 1000 min-1. At maximum flow rates, the flat rotor speed is likely to be close to 1750 min-1, and may even be higher for the 
airfoil rotor. Energy dissipation analysis showed that the flat airfoil has higher turbulent kinetic energy and turbulent eddy dissipa-
tion values, indicating greater energy dissipation compared to the wing-shaped airfoil. These results suggest the feasibility of using 
airfoil blade profiles in hydraulic microturbines to improve their efficiency and reliability. 

Key words: energy supply, microturbine, modeling, rotor, software, airfoil profile, flat airfoil.  
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