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ПРЕДИСЛОВИЕ 

Настоящая книга является учебным пособием по разделу «Тео
рия и расчет насосов» курса «Лопаточные машины жидкостных ра
кетных двигателей». В основу книги положен конспект лекций, про
читанных автором, а также материалы, опубликованные в отече
ственной и иностранной печати. 

В книге излагаются теория и расчет насосов жидкостных ракет
ных двигателей, рассматриваются особенности этих насосов и тре
бования к ним, применительно к топливам, данные о которых 
опубликованы в иностранной печати. Конструктивные параметры 
даны по насосным системам известных иностранных ЖР Д. При из
ложении многих вопросов автор широко использовал опыт отече
ственного промышленного насосостроения, наиболее полно отражен
ный в монографии докт. техн. наук проф. А. А. Ломакина. 

Автор выражает благодарность докт. техн. наук проф. В.  И. По
ликовскому за ценные замечания и советы по рукописи, а также 
всем лицам, оказавшим помощь при просмотре и подготовке ру
кописи. 

Являясь первой попыткой создания учебного пособия по теории 
и расчету насосов ЖР Д, данная книга, очевидно, не свободна  от 
недостатков как методического характера,  так и по существу из
лагаемых вопросов. Автор будет весьма признателен читателям, по
желавШим прислать свои замечания по книге в адрес : Москва, И-51, 
Петровка 24, Оборонгиз. 



4 Условные обозначения 

УСЛОВНЫЕ СОКРАЩЕНИЯ, ИНДЕКСЫ И ОБОЗНАЧЕНИЯ 

Сокращения 

ЖР д - жидкостной ракетный дВiиrате:ль. 
ТНА - турбонtасосный агрегат. 

Индексы 

О - О'l'Носится к nараметрам nеред входом на лопатки колеса; 1 - ОТ!Юсится к nараметра·м сразу же после входа в межлопаточный 
к11111ал; 

2 - относиrея к nараметрам непосредственно перед выходом из колеса; 3 - отнооится к П•l!!раметрам сра31у же после выхода из колеса; 
4 -относится к п'аiРаметрам •На выходе из сiDнрального или лопаточ-

ного диффузора; 5 -относится к параметрам на выходе из конического диффузора; 
м - относится к nараметрам модельного насоса; 
р - оmносится к расчетным параметрам; 
с - относится к цара;метра.м системы питан·ия дВIИгателя; 
у - относится к nараметрам уп.лотнения; 
а - относится к осевым ПiРО·еJЩИtЯМ скоростей; 

т - относится к меридиональным I!Jроекциям сморостей tИJ сечений; 
r - радиальные I!Jроекции скоростей; 
и -окружные проекЦtИи скор·остей и сечений; 

оо - относится ко всем параметрам, определенным, исходя из пред· 
ПОЛО!ЖенtИJЯ бесконечно большого числа лоnаток. 

Обозначения 

а - шцрина межлоnаточного кан,ала шнекового nреднасоса; В - комnлек:с ИН'ТеliСивоостн кавитации; 
Ь - ширю11а меридtИОIНального сечения проточной части насоса; 
С - кавитациоiНный коэффtИJциент быстро�од!ЮСти; 
с- абсолютная ско,рость дВtИIЖения жидкости; 

D - диамет:р; 
Dг - диаметр трубы с ги!дравлическим рад!ИJусом, равным гидравличе. 

скому радиусу канала nроиЗdlо.льного ·сечения; 
Dp -расчетный дlи,аметр шнекового преднасоса; 
dвт- диаметр втулки; F - nлощадЬ пош�речн:ото сечения канала; 

О -весов·ой расход :нm�!дкости через оооос; 
Gt -суммарный расход компонентов топлива; 

О о -расход окислителя; 
Gr -расход горючего; g - УСКО·РеtИJНе силы тяжести; 
Н - нanOJp насоса; 

Hl.liH- динамический Htanop Hta·COCa; 
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Нет - статический напор насоса; 
Н т - ТеQРеmt�ческий на.nо·р насоса; 
Н1 - напор, теряемый в уплотнении; 

h - полная механическая энергия 1 кг жидкости -полный напор жид
кости В .М СТОЛ ба ЖИДКОСТИ; 

!J.h - потер!И напора; 
!J.hJии - цревышение (потребнюе) полного напора на iУЧастке от входа в 

насос до точки минимального даВJiения внутри проточной чac'rol 

nracoca; 

118х.кав -напор жидкости, соответствующий да·ВЛеН!ию Рвх.кав; hл - высота лопатки шнекового l!lacoca; 

i- уrол атаки; 
j -ускорение летательного аrrпарата; 

jк- ускQРенне Ко·риолиса; k 1 -коэффициент загромождения сечения (уменьшения) лопатками на 
входе в колесо; k 2- коэффициент загромождения сечения лопатками на выходе из ко

леса; kzu - о'!'IНошение с2u!и2; kc2u- сmноmение C2u/C2uco; 
1- линейный [размер элементов насоса; 

т' - коэффициент неравномернюсти абсолютных скоростей при входе 
на лопатки; 

Nr - гидрав.л.ическая моШ;Ность l!lacoca; 

Nмех- мощность меха'В!И!Ческих потерь; 
Nи - по111ная мощность насоса; 
N п - полезпrая мощность насоса; 

n - ЧIИСЛО обО•РОIГО•В вала. l!lacoca; 

nл -коэффициент, •У'Шill'Ъiвающнй ВJiияние конечного числа лопаток; 
ns- к;оеффициент быС'I1JЮiХОднюсти; 
Р -тяга двигателя; 

Ру ж. -удельная тяга двигателя; 
р - давление; 

Рп- даВJiен.ие паров жидкостк; 
Рвх.кав - М•ИIНIИМально-допустимо·е даВJiение на входе в насос по условиям 

кавитЗ·ЦИIОНного срыва; 
Q - обьеМIНЪlй расход через НIЗсос; 

Q' - объемный р·асход жидкости через кмесо еасоса; 
q - коэффициент расхода; 
R - IJ)адиус отводящего ус'I"J)ойства; 

r - ращиус кмеса; 
S - статический момент средней линии меридионального сечения ко-

леса отнОСIИ!Гельно 0011 !!'ращения; 
s - длина средней л.инии меридиональнюго сечепrия кмеса; t - шаг лопаток; 
и - окружн•ая скорость; 
W - О'ТНОСИТелl>НiаЯ СКОРОСТЪ ЖИДКОС'I:И; 
z - число ло·паток; 
а - угол межд1у наП[равлеНIИем а6смютной и окружной скорости; � - угол между наnра·ВJiеН1Ием относительной скоросm 1111 обратным на

п.равлевием окружной ско.рости; 
Рл - угол МеждiУ наnраВJiением касательной к средНJеЙ линии црофи.ля 

лопатки и обратНЪiм направлением окружной скорости; Г- ци.ркуляция во·круг контура; 
l - удельпrый вес жидк0СТ1111; 
!J. - проиращение; 
8 - нормальная толщнна; 

0у -!Радиальный зазор vплоrrнеwия; 

5 



Условные обозна�ения 

Т,ви - виутрен•ний к. п. д. ·насоса; 
7Jr - гидравлический к. m д. насоса; 

Т.об - объеМ!fjЬlй к. п. д. и·асоса; 
1Jи - nолный к. п. д. насоса; 

О- угол между осью ракеты и напорааленнем силы тяжести; 
'Х. - кооффициент избытка оЮИСJiителв; 
Л - коэффциент сопр011ИВJiенив 'фении nри движе!IИи жидкости; 

Л., - коэффициент соцроrивленпm трении в поле цеитробеЖНIЬlх сил; 
Акав - коэффициент профильнога раэрвжен.ив при обтека�ВИи лопаток; 

v - коэффициент ИIИиемаmческой визкости жидкости; е - коэффициент МестнЫХ СОПIРОТИВJiений; 
р - IJJIOI"IIIOCГЬ ЖifДКОСТИ; 

Рк - степень реакции колеса насоса; 
а - толщина лопатки в rолоскости, касательоой к октrжности враще. 

ни я·: 
ер - текущий центр альный уrол; 
1. - оrношенвrе JI!Инelmыx :размеров; о/- коэффициент напщ>а; 
ы - уr.повав скорость в·ращеиив. 



Глава 1 

ВВЕДЕНИЕ 

§ 1. О БЛАСТЬ П Р ИМЕН ЕН ИЯ НАСОСО В  В ЖИДКОСТ Н ЫХ РАКЕТНЫХ 

ДВ И ГАТЕЛЯХ 

ЖР Д -двигатель, рассчитанный на создание тяги при кратко
временном действии; время работы двигателя измеряется секунда
ми. В ЖР Д применяются горючие смеси (смесь горючего и жидко
го окислителя ) , выделяющие большую энергию на единицу веса. 
Расходы жидкостей могут составлять килограммы и сотни килограм
мов в секунду в зависимости от величины тяги двигателя. Так, на
пример, двигатель известной немецкой ракеты А-4 имел суммарный 
расход компонентов 1 25 кг/сек при тяге 25 ·т, а английский уско
ритель взлета фирмы Армстронг-Сиддли «Снарлер» при тяге 
910 кг имел расход компонентов 4,5 кг/сек. 

Давление подачи рабочей жидкости определяется давлением в 
камер� перепадом на форсунках и сопротивлением гидравлической 
системы. Сопротивление в отдельных случаях будет велико, так как 
компонент может прогоняться через рубашку охлаждения. Давле
ние подачи составляет обычно десятки атмосфер . 

В зависимости от У-Стройства системы подачи ЖР Д делятся на 
две группы:  1 )  с вытеснительной системой (схема а, фиг. 1}. в ко
торой для подачи топлива в камеру применяют какой-либо аккуму
лятор давления; 2) с насосной системой (схема б, фиг. 1), в кото
рой подача топлива осуществляется при помощи насосного агре-
гата. · 

Вытеснительная система подачи топлива в ЖРД является си
стемой с нагруженными баками (см. схему а, фиг. 1 ) . В качестве  
аккумулятор а давления обычно применяют баллон сжатого воз
духа. Характерной особенностью данной системы является то, что 
топливные баки находятся под большим давлением, превышающим 
давление в камере сгорания. Топливный бак, способный выдержать 
высокое давление, приходится делать толстостенным. При значи
тельных расходах топлива -большая тяга или большое время 
действия, баки при данной системе подачи будут чрезвычайно тяже
лыми, неприемлемыми для ЖР Д. Поэтому для двигателей , рабо-
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тающих относительно продолжительное время или имеющих боль
шую тягу, применяют насосную систему. В насосной системе подачи 
внутри баков с топливом поддерживается небольтое давление, 
необходимое для бескавитационной работы насосов. Давление, 
необходимое для осуществления подачи топлива в камеру сгора
ния, создается насосами, обычно приводимыми в движение от тур
бины. Рабочим телом турбины является или парагаз - прОдУКТ 
разложения перекиси водорода в специальном парогазогенераторе, 
или продукты сгорания основных компонентов. 

а) 
Фиг. 1. Схемы подачи компоненrrов ЖРД с нагруженiiЬl· 

ми и ра3Гружен.ными ба·ка;ми. 

а-вытеснительнан система. б-насосная система. 
!-сжатый газ. 2�аки, 3-камера сгорания. 4-редуктор, 5-дВИ· 

гатепь. б-насос. 

Насосную подачу топлива в ЖР Д предложил еще К. Э. Циол
ковский в 1 9 1 4  г. 

Хотя система подачи топлива, включающая турбонасосный 
агрегат, значительно сложнее вытеснительной системы, при 
больших расходах топлива она предпочтительнее, вследствие мень
шего ее веса. Границы применения насосной системы и вытесни
тельной системы можно установить на основании весового аналиаа 
и графика, примерный вид которого показав на фиг. 2. По оси орди
нат отложен вес системы подачи, по оси абсцисс - величина 
импульса - произведение тяги на время действия двигателя. Вы
теснительная система (А) имеет меньший вес при малых импуль
сах, а насосная система (Б) - при больших значениях импульса.  
Граница применения систем определяется точкой пересечения пря
мых на фиг. 2. Чем выше давление в камере (pк'>Pil.), тем меньше 
величина импульса, при котором предпочтительнее вытеснительная 
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система. С известным приближением можно считать, что для 
Рк=40 кг/см2 насосная система  выгоднее в весовом отношении при 
импульсах больших 30 · 1 03-;-50 · 1 03 кгсек. При больших давлениях 
в камере (больше 50 кг/см2) вытеснительную систему, как правило, 
применять нецелесообразно, тем более, что область возможного 
применения этих систем перекрывается областью применения пора
ховых ракет, которые могут обеспечить меньший вес силовой уста
новки ракеты. Из этого следует, что насосная система подачrn 

Otfлacmь прuмененця Оытеснительноii системьt(/1} 

pt кг сек 

Pi 

Фиг. 2. Зависимость веса системы rюдaЧIIJ! от импульса ДВIИ· 
гате.ля. 

является преимущественной, основной системой подачи компонен
тов в ЖРД. 

Насосы являются необходимым элементом системы питания 
топливом ЖР Д с разгруженными баками. Как правило, применяют 
центробежные или осецентробежные насосы, т. е. насосы, в которых 
последовательно установлены осевое и центробежное колеса. Для 
привода насосов в принципе можно применить любой двигатель. 
но наиболее конструктивно просто привод осуществляется от тур
бины. Турбина является преимущественным типом привода насосов 
ЖРД. 

Агрегат системы подачи ЖР д. составленный из насосов и тvР· 
бины, носит название турбонасоснаго агрегата или сокращенно 
Т НА. По принципу действия насосы и турбины ЖР Д относятсw 
к лопаточным машинам, то есть к машинам, в которых происходит 
взаимное преобразование внешней механической энергии и энергии 
nотока жидкости или газа ,  протекающего по каналам, образован
ным лопатками вращающегося рабочего колеса . 
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На фиг. 1 приведена простейшая схема насосной системы подачи 
компонентов. Насосные системы могут различаться числом исполь
-зуемых насосов, видом привода и способом питания турбины рабо
чим телом. 

Обычно применяют два насоса - один для подачи горючего, 
другой для подачи окислителя. Чаще всего они вращаются с теми 
же числами оборотов, что и турбина. Наиболее проста схема при 
питании турбины продуктами разложения однокомпонентного то-

н 
Фиг. 3. Схема системы подачи с nитЗJНием 
"Турбины продJУКтами fРЗЗJIОЖеНJИя nерекиси 

водорода. 

Фиг. 4. Схема nода'Шi с питанJИ� 
ем турбины nаром из рубашки 

охлаЖдения. 

1-горючее. 2-окислитель, 3-иасос 
низкого давления. 4-насос высоко
го давления. S-ceпapaТOIJ. 6-PV· 
башка камеры, 7 и В-конденсат. 

плива ,  например, концентрированной перекием водорода (фиг. 3 ) . 
По такой схеме осуществлена система подачи комnонентов в не

- мецкой ракете А-4. 
В случае применения однокомпонентного топлива количество 

насосов мо.жет уменьшиться до одного. Но это нехарактерно для 
ЖР Д. Более типично для ЖР Д пр именение трех насосов в системе 
подачи, из них - два для подачи основных компонентов, третий 
для прокачки рабочего тела турбины. Иногда третий насос исполь
·зуется для других целей. Например, в английском двигателе «Скри
мер» третий насос используется для подачи воды в систему охлаж
дения камеры. 

В схеме на фиг. 4 с замкнутой системой питания турбины водя
ным паром, получаемым от нагрева воды в рубашке охлаждения 
камеры, применяются четыре насоса ,  из них два для прокачки воды. 
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§ 2. ТРЕБОВАНИЯ К НАСОСАМ ЖРД 

Назначение всякого насоса-повышение энергии потока жид
кости. Это может быть осуществлено увеличением его кинетической 
энергии, что достигается повышением скорости потока и повышением 
его потенциальной энергии из-за увеличения давления жидкости. 
в основном насосы служат для повышения давления протекающей 
жидкости; приращение скоростной энергии жидкости, полученное 
при прохождении ее через насосы, стремятся путем торможения 
иреобразовать в энергию давления. 

В наиболее общем смысле можно дать следующее определение 
насоса: насос- машина. преобразующая механическую энергию 
в энергию потока жидкости в виде энергии давления и кинетической 
энергии. 

П а р а м е т р ы н а с о с а  и и х  с в я з ь  с п а р а м е т р а ми 
с и л о в о й  у с т а н о в к и· 

Параметры установки целиком определяют расход, потребный 
напор насоса и физическую природу рабочей жидкости. 

Рабочие тела насосов ЖРД весьма разнообразны. В ЖРД 
находят Применеине многие окислители и горючие, среди них ши
роко распространенные углеводородные соединения типа керосина, 
спирты, гидразины, кислоты, перекиси, сжиженные газы (например 
кислород) и т. п. Многие из этих жидкостей обладают специфиче
скими качествами, усложняющими проектирование :и применение 
насосов, например, агрессивностью, большой упругостью паров, 
малым удельным весом. Исходя из этого часто бывае11 затрудни
тельно дать общие рекомендации и нормативные данные для на
сосов ЖР Д. Во многих случаях приходится исходиtь из конкретных 
свойств перекачиваемой жидкости. 

Расход насоса - количество жидкости, подаваемое насосом 
в единицу времени, может измеряться в объемных и весовых еди
ницах. 

Связь между объемным и весовым расходом выражается про
стым соотношением 

G=yQ, 

где "'( -удельный вес жидкости в кг/м3 по технической системе 
единиц; 

Q- объемный расход в м3/сек или л/сек; 
G- весовой расход в кг/сек. 

Величина расхода через насос определяется тягой и соотноше

нием компонентов. 
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rде Р-тяга в кг, 
О21 - суммарный расход компонентов (окислителя 00 и горю

чего Gr) 
кг Ру.��- удельная тяга -- . кzjсек 

Удельная тяга двигателей химического топлива в зависимости 
от выбранных компонентов колеблется обычно в пределах 200 и бо-

� р лее -1- • Если принять за  среднюю удельную тягу уд.ср = 
ICZ CeiC 

ICZ =250-1- , то на каждые 1 000 кг тяги потребуется 4 кг/сек весо�еz ceiC 
вого расхо:да компонентов. 

Весовой расход каждого из компонентов найдется по суммарному 
р асходу и выбранному значению коэффициента соотношения ком
понентов х, который представляет собой отношение весового рас
хода окислителя к весовому расходу горючего 

О о Х=--. 
Or 

Как правило, х больше единицы (обычно х= 2+4) , т. е. весовой 
р асход окислителя больше расхода горючего . Объемный расход 
компонента найдется по весовому расходу и удельному весу. 
Обычно удельный вес окислителей ( азотная кислота, перекись 
водорода, кислоро:Ц) больше единицы, а горючих (керосин, спирты 
и т. п . )  -меньше единицы; поэтому разница в объемных расходах 
окислителя и горючего меньше, чем в весовых расходах. 

Объемные расходы составляют единицы и десятки литров в се
кунду для самолетных двигателей и р акет умеренных тяг (до 30 т) 
и сотни литров для ракет больших тяг. 

Напор насоса определим как прираrцение механической энергии 
каждого килограмма жидкости, проходяrцей через насос. 

H=h2--h1, 

где h2- механическая энергия килограмма жидкости ( полный на
пор) на  выходе из насоса ;  

h1 - механическая энергия килограмма жидкости на входе 
в насос. 

Механическая энергия жидкости определяется потенциальной 
энергией - статическим напором pfy и кинетической энергией 
c2/2g - динамическим напором. 

Следовательно, напор насоса как прираrцение энергии запишется 
2 2 

H=h2-ht=p�-Pt + cz-ci кгмjкг. 
т 2g 
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Следовательно, напор можно непосредственно выразить в мет

рах, что очень удобно , так как выражаемый в этих единицах 
напор от рода жидкости не зависит. Член р2-р1 -приращение 

j 
статического напора, характеризует приращение энергии давле-
ния при прохождении жидкости 

с�- с� 
через насос ,  а член -при-2g 
ращение динамического напора ,  
хара ктеризует приращение кине
тической энергии. 

При с2=с1 
Н= P2-Pi .м. 

j 
Повышение давления опреде

ляется величиной напора и удель
ным весом: 

Ар=р2-р1=Н1 кzj.м2= 
= 1Q-4H1 кгjс.м2• 

Давление на вхо
де в насос для 
типичной системы 
ЖР Д (фиг. 5 )  опре
деляется давлением 
в баках, уровнем 
столба жидкости и 
инерционным подпо
ром, за вычетом гид
равлического сопро
тивления и динами
ческого напора. 

Найдем величину Фиг. 5. Схема установки насоса на ,ракете. 
гидростатического и 
инерционного напора для случая полета ракеты. 

Обозначим е угол, которыи составляет ось ракеты с направле
нием силы тяжести (см. фиг. 5) . При движении ракеты следует учи
тывать только тангенциальное ускорение, центростремительное ус
корение влияет мало. 

Инерционное давление Pi найдем как силу, приходящуюся на 
единицу площади f. Например, для трубы инерционная сила 

где l- длина трубы. 

р --rfl • 1=--j, g 
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1/lJ "ТIJ PJ=-=-gf g 
- гравитационное давление столба жидкости 

1 cos Oj. 

'С 
Фиг. 6. Зависимость давления иа входе в насос р1 от времени 

действия IJ)акеты. 

Сумму гравитационного давления столба жидкости и инерцион
ного напора можно представить в виде 

yl cos 6 +,. � = jl ( cos 8 + : )  ; 
.1.-обычно называют перегрузкой ракеты. g 

С учетом всех факторов статическое давление на входе в насос 
• с2 

Pt=Pб+il (cos6+ � )-f1Pconp.вz-i 2;; 
Ct- скорость на входе в насос определяется расходом и проход

ным сечением входного патрубка. Обычно с1 не превышает 
5-10 м/сек. 

Давление на входе в насос не остается постоянным за время поле
та ракеты, а меняется в связи с изменением перегрузки ракеты 
и уровня в баках. На фиг . 6 показана зависимость перегрузки раке· 
ты, уровня в баках и давления на входе в насос от времени полета 
ракеты на активном участке. При старте ракеты р, обычно состав
ляет 1,5-:-3 кг/см2• Давление Р2 на выходе определяется давлением 
в камере сгорания Рк, перепадом на форсунках �РФ и величиной 
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гидравличесiюго сопротивления системы от насоса до форсунок
дрсоrJР.ВЫХ• 

Р2 = Рк + Арф+ АРсоnР.вых· 
При встречающихся на практике давлениях 30-50 к.г/см2 в ка

мере ( как, например, в американских двигателях фирмы Риекшн 
Моторе), перепадах на форсунках 5-15 к.г/см2 и гидравлических 
сопротивлениях системы порядка 10-20 к.г/см2 величина потребного 
выходного давления может составлять 60-:-80 к.г/см2• 

Скорость жидкост� на выходе из насоса в трубопровод не долж
на превышать 5-:-15 м/сек. во избежание большого гидравлического 
сопротивления и возможных гидравлических ударов. 

Следовательно, в насосах ЖР Д скорости рабочей жидкости на 
входе и выходе из насоса близки по величине. Для этого случая 
напор насоса определится в виде 

При перекачивании компонентов с удельным весом от 0,7 до 
1,5 кг/л для р2=60-:-90 к.г/см2 напор насоса должен составлять 
400-:-1000 м. Меньшие напоры соотве"ГСтвуют окислителям, которые 
обычно имеют большой удельный вес. Оговорим, что применение 
окислителя в качестве охлаждающей жидкости может значительно 
увеличить потребный напор насоса .  В отдельных случаях, например. 
при перекачке особо легких жидкостей, таких как водород, при вы
соких давлениях в камере потребный от насоса напор может возра
стать в несколько раз по сравнению с приведеиными выше значе
ниями. 

Общие требования к агрегатам летательных аппаратов в полной 
мере относятся и к насосам ЖР Д, т. е. насос в системе подачи ЖР Д 
должен обеспечить заданный напор и производительность при мак
симально возможном к. п .  д., минимальном весе, минимальных габа
ритах, максимальной надежности при заданном ресурсе и минималь
ной стоимости изготовления и обслуживания. Остановимся на тре-
бованиях, специфических для насосов ЖР Д. 

· 

1. Н а с о с д о л ж е н б ы т ь п р и с п о с о б л е н д л я р а б о
ты с а г р е с с и в н ы м и  ж и д к о с т я м и  и с ж и ж е н н ы м и  
г а з а м и. В ЖРД насосы часто применяю"ГСя для перекачки таких 
жидкостей, как азотная кислота, перекись водорода. фтористые со
единения, жидкий кислород и т. п. При нагнетании этих жtrдкостей 
IIедопустим местный нагрев внутренних частей насоса, который мо
жет привести к взрыву. Ввиду этого насосы, в проточцой части кото· рых имеются трущиеся пары, нежелательны для систем ЖРД. Меж
ду вращающимися и неподвижными деталями проточной части насо
са, перекачивающего агрессивную жидкость, должны быть доста
точцо большие зазоры во избежацие коррозионного разъедания. 
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Во избежание воспламенения нельзя допускать соприкосновения 
окислителей со смазочными маслами. 

2. Н а с о с ы ЖР Д д о л ж н ы о б л а д а т ь в ы с о к и м и 
а н т и к а в и т а ц и о н н ы м и с в о й с т в а м и. При малых давле
ниях на входе в насос возникшая кавитация может привести к срыву 
€ГО режима.  Повышение давления на входе увеличением давления 
в баке приводит к значительному утяжелению его и ухудшению 
показателей ракеты или самолета. Особежю высокими антикавита
циоtrными свойствами должны обЛадать насосы для сжиженных 
газов (кислорода, водорода) , которые перекачиваются при темпера
-турах, близких к температуре кипения. 

з. Н а с о с д о л ж е н п о з в о 'л я т ь р ег у л и р о в а н и е 
п о  н а п о р у  и п р о и з в оди т е л ь н о•:ти. Ракетные двигатели, 
как правило, выполняются по тяге двухрежимными, а самолетные
многорежимными. 1 Изменение тяги достигается изменением расхо
да компонентов. При этом обычно насос переводится на  другой ре
жим, обеспечивающий уменьшение расхода. При другой тяге потреб
ный напор также может изменяться, что потребует регулирования 
насоса по напору. 

4. Н а с о с. д о л ж е н и м е т ь х а р а к т е р и с т и к у, к о т о
ра я о б е с п е ч и л а  б ы  у с т о й ч и в у ю р а б о т у  с и с т е м ы  
к а к на о с н о в н ы х, т а к и н а п е р е х о д н ы х р е ж и м а х 
д в и г а т е л я. При работе насоса должна быть исключена возмож
ность срыва режима и возникновения неустановившихся колебаний 
жидкости под влиянием малых случайных отклонений в сопротивле
нии и пропускной способности системы. 

5. П р и п у с к е т у р б о н а с о с н о г о а г р е г а т а н а с о с 
д о л ж е н  и м е т ь  м и н и м а л ь н о е  в р е м я в ы х о д а н а  
ре ж и м .  Для этого момент инерции вращающихся частей должен 
·быть по возможности меньшим. Быстрый выход на режим насосов 
обеспечит малое время запуска всего летательного аппарата. 

6. П р  и р а б о т е н а с о с а в с и с т е м е ЖР Д п у л  ь с а ц и и 
на п о р а и р а с х о д а  д о л ж н ы  б ы т ь с в е д е.н ы к м ин·и
м у м у. Даже небольшие по амплитуде пульсации в напорной маги
стра.I\И могут в отдельных случаях вызвать недопустимые пульса
ции в камере сгорания. 

Эти основные общие требования к насосу ЖР Д в ()Т дельных 
частных случаях могут видоизменяться и появляться другие специ
фические требования. 

Имеется много видов насосов, действующих по разным принци
пам и различно конструктивно выполненных. 

Разберем кратко принцип действия и основные свойства насосов 
под углом зрения требований к насосам системы подачи ЖРД. 

По принципу действия насосы можно разбить на 3 группы: объ
емные, струйные, лопаточные. 

1 Например двигатель НWК: -109-509 и двигатель ракеты А-4. 
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§ 3. КЛАССИФИКАЦИЯ НАСОСОВ 

Объемные насосы 
Объемные насосы работают по принципу вытеснения. жидкость 

проталкивается каким-нибудь движущимся органом. Давление, раз
виваемое объемным насосом, зависит от сопротивления на выходе 
и практически ограничивается лишь утечкой через зазоры и проч
ностью деталей насоса . 

В основном применяются объемные насосы трех типов. 
Поршневые (фиг. 7), в которых вытеснение жидкости в область 

повышенного давления, а также и засасывание жидкости произво-

lri ---===-��::JГ 
-

Рг>р, 
Фиг. 7. Схема nQршневого Н'асоса. 

п. >flt 
Фиг. 8. Схема шестеренчатого 

насоса. 

ДИТСЯ ПОРШНеМ, ПРИВОдИМЫМ В ДВИЖение ПРИ ПОМОЩИ КРИВОШИПНО
шатуННОГО механизма от вала какого-либо двигателя. Засасывание 
и подача жидкости осуществляется через управляемые или автома
тические клапаны. 

Шестеренчатые, винтовые и т. п. (фиг. 8 ) , которые устроены 
таким образом, что роторы, выполненные в виде зубчатых шестерен, 
винтов и т. п., вращаясь с небольшим зазором в корпусе насоса, 
отсекают от полости всасывания объем жидкости, попавший в по
лость между зубьями и корпусом, и выталкивают его в полость 
повышенного давления. 

Коловратные насосы. Они устроены таким образом,  что лопатки, 
rтеремещающиеся в радиальных пазах эксцентрично вращающегося 
ротора, отсекают жидкость от полости всасывания и переносят ее 
в полость повышенного давления (фиг. 9) . 

Qсновные преимущества объемных насосов : 
1 . Возможность получения больших напоров. 
2. Независимость расхода от давления подачи. Характеристика 

этих насосов - зависимость давления, развиваемого насосом, от 
расхода , протекающего через насос (если не учитывать изменение 
величины утечки через зазоры) , представляется вертикальной ли
нией (фиг. 10 ) . 

3. Высокий к. п. д. 
Недостатки объемных насосов: 

2 41 
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1 .  Большой вес и габариты, особенно при больших расхьд,а�� · 

2 .  Малые обороты из-за опасности большого износа, dcooeнfio • 
в случае передачи кривошипно-шатунным механизмом; как следст-
вие этого для объемных насосов характерна ограниченная произво
дительность при заданном весе и размерах. 

3.  Непригодность для длительной работы с агрессивными жидко
стями, так как коррозия внутренних полостей и рабочих органов 
приводит к нарушению работы насоса. Применеине антикоррозион
ных покрытий может частично устранить этот недостаток. Кроме 

Pz'>P, 
Фиг. 9. Схема коловратного насоса. 

t.p кг;смl 

1 
1 
1 

\r! \ 1 1 1 

1 
fl п;ёек 

Фиг. 10. Теореmческая 1 и 
действительная 2 характери

стики объемнОJГо �асоса. 

того, объемные насосы требуют смазки, что затрудняет их примене
ние в случае агрессивных жидкостей. 

4. Наличие трущихся поверхностей может привести к местному 
нагреву, что недопустимо для перекачки легкокипящих жидкостей, 
например жидкого кислорода. Область применения объемных насо
сов в качестве основных (малые расходы и большие напоры) совпа
дает с областью применения баллонной подачи, имеющей преиму
щества по весу и простоте. 

СтрУ.йные насосы 
К струйным насосам оrгносятся различного вида эжекторвые 

насосные устройства. Струйный насос включает (фиг. 11) сопло 1, 
из которого вытекает жидкость высокой энергии, и насадок 2, уста
новленный на срезе этого сопла.  Подведенная к насадку жидкость 
увлекается центральной струей, вытекающей из сопла , и прокачи
вается через насадок в полость повышенного давления. Повышение 
давления ошJеделяется энергией струи, вытекающей из центрального 
сопла. 

Для применения подобного струйного (или эжекторного) насоса 
в системе питания ЖРД требуется отбирать часть жидкости из на
порной магистрали или иметь специальный источник высокого дав� 
ления в виде воздушного аккумулятора давления, ли!)о в виде мало-
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расходного, но высоконапорного насоса. Для создания тока жидко
сти через центральное сопло возможно использование газов, отби
раемых из камеры. 

Преимущества струйных насосов заключается в их конструктив
ной простоте; струйные насосы малого веса и габарита могут при
меняться как ступень подкачки в основной центробежный насос. 

Недостатки этих насосов состоят в том, что: 
1 .  к. п. д. их, как правило, невысок; 
2. ·напоры, которые они могут обеспечить, невелики; 

Pt -+--._---- ---- ·----���Wz 

Pz'>f/1 11/l>'lllz 
Фиr. 11. Схема струйооrо насоса. 

1-соп.ло, 2-насадок. 
3 . .при некоторых режимах работы (малое давление входа и вы

сокие напоры) может возникать явление кавитации в области сме
шения потоков и в результате иметь место нарушение работы 
системы. 

Лопаточные насосы 

Лопаточный насос является разновидностью лопаточной машины. 
В этом насосе иреобразование механической энергии в энергию 
жидкости совершается во вращающихся каналах, образованных ло
патками. Лопаточные насосы делятся на два основных типа - цент
робежные и осевые. С известным приближением можно считать. что 
в центробежном насосе перемещение частицы жидкости в рабочем 
колесе происходит при существенном увеличении ее расстояния от 
оси вращения. В осевом насосе перемещение частицы жидкости про
исходит при незначительном изменении ее расстояния относительно 
оси 

!\роме того, существует целый ряд промежуточных типов насосов . 
Схемы центробежного и осевого насоса показавы на фиг. 12 и 13. 

Центробежные насосы обычно применяются при расходах жид
кости, не превышающих 1 50+200 л/сек при потребных напорах боль
ше 50+ 100 .м. 

Область применения осевых насосов имеет место при больших 
расходах и меньших напорах; в ЖРД осевые ступени часто уста
навливаются как преднасосы, т. е. как первые, предварительные сту
пени. В качестве основного насоса в ЖРД применяются, как прави
ло, центробежные насосы. 

2* 
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Для лопаточных насосов характерны следующие свойства :  
1. Большая напориость и производительность одной ступени. 
2. Высокие обороты.  
3. Малый вес насоса .  
4. Малые габариты насоса. 
5 .  Возможность работы с агрессивными жидкостями высокой 

температуры, вследствие больших зазоров между рабочим колесом 
и корпусом. 

6. Возможность п р иводить их от элек
тродвигателей и турби н. 

7. Они обладают м и н и м альным кол и
чеством движущихся ч а стей .  

11 

н 

РаJрез по 1111 

Pz g 
p,__;�L 

Фиг. 12. Схема центробежного насоса. 

/-корпус, 2-рабочее колесо. 

Фиг. 13. Схема осевого 
насоса. 

/-корпус. 2-рабочие ло
патки. 3-иапоавляющие ло

п атки. 

В то же 'Самое время для лопаточных насосов характерны сле
дующие отрицательные с�ойства :  

1. Возможность срыва работы из-за появления кавитации при 
малых давлениях всасывания .  

2. Умеренная величина к .  п.  д· насоса, обычно не выше 0,8. 
3. Изменение развиваемого напора при изменении расхода. 
Из краткого рассмотрения различных типов насосов следует, что 

принципиально все перечисленные типы могут найти применение 
в системах подачи ЖРД. Но при больших расходах агрессивной 
жидкости центробежный насос наиболее полно отвечает требова
ниям, предъявляемым к насосным системам подачи ЖР Д. Поэтому 
центробежные насосы в настоящее время широко применяются в си
стемах питания этих двигателей. 



• 

Глава /1 

ОСНОВНЫЕ ПО Н·.ЯТИ.Я О ЦЕНТРОБЕЖНОМ НАСОСЕ ЖРД 
§ 1. УСТРО й СТВО ЦЕ НТРОБЕЖН ЫХ НАСОСО В 

Проточная часть центробежного насоса состоит из следУющих 
элементов (фиг. 14, а): 

а )  вхо�ного устройства 1;  
б) рабочего колеса 2, иногда называемого крыльчаткой; 
в) отводящих устройств 3. 

· р c,h 

1 2 J 4 
а) Sceveнu.1 

Фиг. 14. Схема устройства центробежно·го насоса t'ИI кривые изменения парамет
ров потока по длине проточной его части. 

Входные устройства выполняются либо осевыми с коленом или 
без него, либо спиральными (фиг. 14 ,  а· и 1 5) . 

Осевой подвод обеспечивает равномерный поток на  входе в коле
со; как показали опыты, изменение осевого входа на спиральный 
nрактически не оказывает заметного влияния на характеристики 
насоса 1. Поэтому вид вхо�ного устройства определяется общей кон
структивной компоновкой турбонасоснаго агрегата . Во входном 
Устройстве обычно происходит ускорение, разгон подводимого к 
Рабочему колесу потока жидкости, для чего по мере течения жид-

1 В. Б. Ш е м е л ь, Оптимальные параметры, определяющие кавитационные 
качества цен'I'jJобежных насосов, Тр�ды ВИГМ, .N'2 22, Машrиэ, 1958. 
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кости проходные сечения входного устройства несколько уменьша
ются. На фиг. 1 4, б показано изменение параметров потока жид
кости - скорости с, давленияри напора h (энергии) по длине 
проточной части насоса. Участок 1-2 характеризует изменение па

раметров во входном устройстве. З а  счет 
введения конфузориого участка во входном 
устройстве давление жидкости несколько 
падает, а скорость возрастает. Общая меха
ническая энергия жидкости и ее напор h 
будет снижаться за  счет гидравлических по
терь ;  без учета потерь напор жидкости во 
рходной части остается постоянной величи
ной (см. пунктирную линию на  графике 
фиг. 1 4, б) . 

-

Рабочее колесо представляет собой диск 
с лопатками (см. поз. 2 на фиг. 1 4, а) . Ло

Фи['. 15. Схема центра- патки могут иметь различный наклон в плос
б�ого насоса с осевым кости вращения, но как правило, они загну

подводом. ты в сторону, обратную вращению. В насо
сах чаще всего встречаются закрытые рабо

чие колеса, имеющие переднюю и заднюю стенки (фиг. 1 6, а); мо
гут встречаться полузакрытые (фиг. 1 6, б) и открытые колеса 
(фиг. 1 6, в) [например, в двигателе ускорителя BMWP-3395 (см. 
фиг. 200) J. В колесе насоса за  счет подведенной внешней энергии 

а) 
Фиг. 16. РаЭJШчные колеса центробежного 111асоса. 

а-закрытое. б-полузакрытое. в-открытое. 

происходит увеличение потенциальной и кинетической энергии по
тока, проходящего через колесо, т. е. повышение напора жидкости h. 
Поэтому давление и скорость потока при течении его по каналам . 
колеса возрастают (см. участок 2-3 на фиг. 1 4, б) . 

Напор жидкости воэрастает только в колесе, в остальных эле
ментах напор падает за счет гидравлических потерь. Повышение 
напора 1 кг жидкости, которое соответствует энергии, переданной 
жидкости колесом, составит теоретический напор насоса Нт• 

Полезное приращение механической энергии в колесе будет 
меньше на величину гидравлических потерь. 



§ 1. Устройство цен.тробежн.ых н.асосов 23 

Назначение насоса в ЖР Д - обеспечить подвод компонентов к 
форсункам под заданным давлением с небольшой скоростью 
I0-1 5  м/сек, поэтому кинетическая энергия, полученная при про
хождении жидкости через каналы рабочего колеса ,  иреобразуется в 

2 
/, Раареа по RR 

Фиг. 17. Схема центробежного насоса с лопаточным диф
фузором. 

!-спиральный диффузор, 2-коиический диффузор, 3-кольцевоil 
безлопаточный диффузор, 4-лопаточный диффузор. 

энергию давления. Этой цели служит неподвижный аппарат насо
са ,  обычно представляющий собой спиральный и конический диф
фузоры (см. поз. 3 на фиг. 14). В диффузорах происходит тормо-

Напра6ляющиii annapa:r 
Фиг. 1 8. Схема мнorocТIVIIeнчaroro 

насоса. 

Фиг. 19. Схема насоса с двухсто· 
роиним подводом жидкости к ко· 

лесу. 

жение потока жидкости и возрастание статического давления (на 
Фиг. 14, б соответственно участки 3-4 и 4-5) . В отдельных слу
чаях (например, в двигателе HWK-109-509 фирмы Вальтер) на
сосы имеют лопаточный диффузор (см. фиг. 17 и 1 96) . В много-
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ступенчатых насосах он является направляющим аппаратом 
(фиг. 1 8 ) . Напор насоса - приращение энергии 1 кг жидкости

найдется как разность напоров на выходе и входе в колесо. За  
счет гидравлических потерь повышение механической энергии жид
кости будет меньше энергии, переданной жидкости колесом Нт. 

В системах питания ЖР Д в основном применяются одноступен
чатые центробежные насосы, принцип действия которых и схема 
описаны выше. Для получения особенно больших давлений могут 
быть применены многоступенчатые центробежные насосы, широко 

Фиr. 20. Схема много
ступенчатого насоса с 
колесом двvхсто,ронне-

го входа. 

Фиг. 2 1 .  Схема многостуnен. 
чатого llfacoca. 

применяемые в стационарной технике. На  фиг. 1 8  показана схема 
такого насоса. 

При больших расходах целесообразно применять р абочие коле
са с двусторонним входом. 1\онструкция получается более компакт
ной, чем в случае применеимя двух параллельна р аботающих на
сосов .  Схема такого насоса показана на фиг.  1 9. 

И наконец, может встретиться смешанная схема соединения 
колес (фиг. 20) . 

В стационарной технике встречаются многоступенчатые насосы. 
выполненные по схеме фиг. 2 1 .  

§ 2. МОЩНОСТЬ И К. П. Д. НАСОСА 

Гlолезная мощность центробежного насоса определится как про

изведение напора на весовой расход жидкости, протекающей через 
насос : 

на Nп=НО кгмjсек= -- л. с. 75 
N =НQт л. с. n 75 (1) 
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Если выразить у Н через др кг/см2, то формула мощности не 
будет зависеть от удельного веса "(. т. е. от рода жидкости, так 
как 

и 
104 Ар=тН кгf.м2 

Nп= Q!J.p-104 .Л. С. 
75 (2)' 

Мощность, определяемая формулой ( 1 ) ,  является мощностью, 
затраченной на создание действительного напора при данном объ
емном р асходе; в связи с этим она называется полезной мощностью. 
Очевидно, что затрата мощности с учетом потерь будет больше. 
Для определения действительной затраты мощности введем поня-
тие о коэффициентах полезного действия центробежных насосов. 

Гидравлический к. п. Д. насоса 

Внутри насоса гидравлические потери складываются из потерь. 
на трения о стенки, внутреннего трения вследствие вязкости жид
кости и турбулентности потока и потерь, связанных с изменением 
скорости по величине и направлению. 

Если бы не было гидравлических потерь, напор насоса был бы 
равен Нт 

Нт=Н+Аh, 
где дh - гидр авлические потери. 

Очевидно, что действительная затрата мощности будет опреде
ляться: теоретическим напором, так как гидравлические потери по
требуют увеличения мощности, передаваемой колесом жидкости 
для создания напора Н. 

Отношение действительного напора (действительного прираще
ния энергии 1 кг протекающей жидкости) к теоретическому напору 
(теоретическое приращение энергии)  назовем гидравлическим к. n. д. 

н Тjг-= - • (З)· Н т 

Очевидно, что гидравлический к. п. д. оценивает потерю энер
гии, связанную с наличием гидравлических потерь внутри насоса. 
т. е. оценивает гидравлическое совершенство элементов проточной 
части насоса .  

Гидравлический к. п .  д. в центробежных насосах ЖР Д обычно· 
находится в пределах от 0,7 до 0 ,9. 

Объемные потери центробежных насосов 
Объемный расход жидкости, подаваемой насосом в систему, Q 
Через рабочее колесо насоса проходит большее количество жид

кости, чем через систему, так как часть жидкости возвращается че-
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рез уплотнения из полости нагнетания в полость всасывания или 
утекает через дренаж. Перетекание жидкости из полости нагнета 
ния в полость всасывания или ·нару)ку называется утечкой �идко
,сти. Утечка жидкости происходит тремя путями : 

Часть жидкости. прошедшей через колесо, перетекает в полость 
.всасывания через зазор между рабочим колесом и передней стен
:кой I!:.Qy. (фиг. 22) . 

Место д 

Фиг. 22. Схема утечек ЖИ'ДКОС11111 из IIOJiocти нmrетания. 

Часть жидкости утекает из полости нагнетания через зазор 
?.�ежду рабочим колесом и задней стенкой корпуса и через зазор 
вала может вытечь либо наружу, либо при устройстве специальных 
.дренажей - в полость всасывания I!:..Qy, . . 

И наконец, часть жидкости перетекает через отверстие в задней 
·стенке, выполняемое для уменьшения давления в зазоре межд.у зад
;ней стенкой и колесом (уменьшение осевого усилия) ..:...._ !1Qy, . 

Таким образом, величина общей утечки равна 

(4) 
Прибавив к объемному расходу Q величину утечек I!:..Qy, полу

чим объемный расход через рабочее колесо - Q' 

Q'=Q -t tJ.Qy. 
Очевидно, что затрата мощности определяется расходом через 

рабочее колесо . Поэтому мощность насоса по  действительному 
<>бъемному расходу N� будет равна 

• Q' 'ТН Nп=-- .ll . С . 75 
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Отношение полезной мощности насоса N .. к полезной мощности, 
nодсчитанной по объемному расходу жидкости, протекаюшей через 
рабочее колесо, называется объемным к. n. д. насоса 'llocs. Следова
тельно, 

Nn QNy 
"'об = N' = Q' N п т 

Q 
Q' 

_Q_'_-_t:.._Q"I:_ = 1 - _4Q_Y_ Q' Q' . (5) 

Объемный к. п. д. характеризует затрату мощности. связанную 
с наличием утечек из полости нагнетания насоса. Чем выше объ
емный к. п. д. , тем совершеннее насос. Объемные потери снижают 
применением уплотнений. Уплwнения ставят между рабочим ко
лесом и стенками корпуса и между валом и корпусом (см. фиг. 22 ) . 

В системах ЖРД вопрос о борьбе с утечками имеет особо важ
ное значение из-за применеимя агрессивных жидкостей. 

Объемный к. п. д. насосов может сильно различаться в зави
симости от конструктивного выполнения уплотнений и составляет 
в среднем 0,85-:-0,95. 

Дисковые и механические потери 

Дисковые и механические потери (условно обозначим их Nмех) 
определяются как сумма потерь, связандых с затратой мощности 
в связи с трением боковых поверхностей рабочего колеса о жид
кость (дисковые или внутренние механические потери) ;  потери, свя
занные с наличием механического трения в опорах и уплотнениях 
(собственно механические потери) . Если полную мощность, за
траченную на привод насоса, т .  е. мощность на  валу, обозначить N��.. 
то разность Nи-Nмех составит гидравлическую мощность насоса 

(б) 
N�r- мощность, затраченная на привод насоса с учетом всех по
терь, кроме механических, т. е. мощность, переданная жидкости. 

N = Q' тНт 
г 75 • 

Отношение гидравлической мощности насоса к полной мощности 
называют механическим к. n. д. насоса 

1 - Nмех 
Na • (7) 

Механический к. п. д. оценивает долю механических и дисковых 
rютерь насоса. Величина этого к. п. д. сильно р азнится в зависи
Мости от конструктивного выполнения насоса и для насосов ЖPJt 
составляет 0,85-:-0,98. 
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Полный к. п. д. насоса 

Полный к. n. д. насоса оценивает все потери насоса и опреде
ляется отношением полезной мощности к полной мощности , затра-
ченной на  привод насоса 

(8) 
Полный к. п . д. показывает, какую долю составляет полезная 

затрата мощности на создание напора Н при расходе жидкости Q 
от всей затраченной мощности. 

Заменив Nн через Nг/n,мех и р азвернув выражение для Nr и Nп, 
получим 

1Jн = Z: = N;�мех - Q;�:;x 1Jr1Joб1Jмex· (9) 
Отношение Nrn/Nг может представить самостоятельный интерес, 

так как оценивает потери, связанные с течением жидкости в насосе, 
т. е. внутренние потери. Это отношение можно назвать вн_цтренним 
к. n. д. насоса 

N Q Н 
1Jвн = N; = Qr  Нт = 1Joб1lr · ( 10) 

Полный к. п. д. насосов ЖР Д может быть в пределах от 0,5 
ДО 0,85. 

§ 3. ТЕЧ Е Н И Е Ж ИДКОСТ И  Ч ЕР ЕЗ РАБО Ч Е Е  КОЛ ЕСО 

ЦЕ НТРО БЕЖНОГО НАСОСА 

Элементарная теория колеса лопаточного насоса создана еще 
Л. Эйлером ( 1 707- 1 783 гг. ) . Она исходит из того, что колесо со· 
стоит из ряда каналов, образованных лопатками, причем длина 
канала во много раз больше его ширины. Исходя из этого к те
чению жидкости в каналах рабочего колеса лопаточной машины 
могут быть применены законы движения жидкости по трубам и 
каналам.  Эта теория называется струйной и до сих пор считается 
основной теоретической схемой при рассмотрении работы колес ло
паточных насосов. Но так как она исходит из предпосылок, не всегда 
согласующихся с действительной картиной течения и формой ка
налов,  особенно при небольших по диаметру колесах с широкими 
каналами (малом числе лопаток) , то результаты опытов часто не 
совпадают с расчетными данными. Поэтому приходится вводить 
различного рода шшравочные коэффициенты. 

Другой подход к колесу лопаточного насоса был разработан ака
демиками И. Н.  Вознесенским и Г. Ф . Проскура .  Обобщение работ 
Г. Ф. Проскура дано в книге «Гидродинамика турбомашин», вы
шедшей первым изданием в 1 934 г. 

Эта теория, которую можно назвать гидродинамической теорией 
лопаточных машин, рассматривает лопатки как обтекаемые профи-



§ 3. Течение жидк:ости через рабочее к:олесо центробежного насоса 29 

ли, а колесо - как круговую решетку профилей. Гидродинамическая 
теория устраняет существенный недостаток струйной теории, по ко
торой профиль лопатки по существу не учитывается : она рассмат
ривает влияние профиля на процесс и потери в колесе. 

В настоящее время не разработано надежных методов инженер
ного расчета колеса как круговой решетки. Часто рассматривают 
лопатку как единичный профиль и данные по единичному профилю 
nереносят на все лопатки. 

Гидродинамическая или вихревая теория для колеса с коротки
ми, отдельно стоящими лопатками ,  несомненно лучше отвечает су-

ФИIГ. 23. Схема р абочего колеса  центробежнюго насоса. 

ществу процесса, но математически более сложна и не доведена 
до инженерных методов расчета . Чаще применяют струйную тео
JlИЮ как основу расчета и вводят поправочные коэффициенты на 
основе опытных данных. 

Исходя из предпосылок струйной теории, рассмотрим планы ско
ростей для характерных сечений колеса. Изображение и основные 
геометрические размеры колеса центробежного насоса даны на при
мере колеса с цилиндрическими лопатками, т. е . лопатками, пред · 
ставляющими собой цилиндрические поверхности с образующей, 
параллельной оси вращения колеса .  

Колесо центробежного насоса изображается в виде проекции в 
плане и в виде радиального или, как часто говорят, меридиональ
ного сечения (фиг. 23) . Выберем четыре контрольных сечения : 

1 )  окружность с радиусом Го- непосредственно перед лопатка
ми колеса ; 

2 ) окружность с радиусом г1- непосредственно после входа в 
лопаточные каналы ; 

3) окружность с радиусом г2- непосредственно перед выход
ным сечением лопаточных каналов ; 

4) окружность с радиусом Гз- непосредственно после колеса. 
Радиусы г0 и г1, г2 и г3 отличаются соответственно на бесконечно 
малые величины. 
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Соответственно все параметры в этих сечениях будем отмечать 
индексами «0», « 1 », «2» и «3». Текущие радиусы и другие парамет
ры будем обозначать буквой без индексов. Ширина проходнога 
сечения колеса в меридиональной плоскости условно определяется 
диаметром окружности Ь, вписанной между передней и задней стен
ками меридионального сечения колеса. Расстояние между соответ
ственными точками лопаток по окружности назовем шагом лопаток 
и обозначим t. 

Угол между касательной к лопатке при входе и касательной к 
окружности на данном радиусе, направленный в сторону, обратную 

nлоскость 
Dpaщeнi/.JI 

Мериilиональная 
плосхость 

Фиг. 24. К: р азложению вектора .абсолютной скорости на состав
ляющие. 

вращению, обозначим �1л· Угол между касательной к лопатке при 
выходе и касательной к окружности колеса обозначим �2л. Окруж
ную скорость вращения обозначим буквой и. 

1r.Dn 
и == �  мjсек. 60 

где n - обороты колеса в минуту; 
D - диаметр в метрах. 
Параметры потока:  

с - абсолютная скорость жидкости, скорость относительно кор
пуса ;  

w - относительная скорость жидкости, скорость относите.'lьно 
колеса 

(в тексте знак вектора . для простоты написания будем опу
.
скать) . 

Индексом «m» обозначим меридиональные составляющие ско
рости, т. е. проекции скоростей на радиальную плоскость; индек
сом «U» - окружные составляющие скорости, т. е. проекции ско
рости на касательную к окружности в плоскости вращения. В общем 
случае вектор с имеет три составляющих : окружную -:- с .. , ради
альную - с,. и осевую - Са (фиг. 24) . 
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Меридиональная составляющая скорости является суммой с". 
и са : 

ст = са + с,. 

Окружная составляющая скорости си лежит в плоскости вра
щения и направлена по линии вектора окружной скорости. Абсо-
лютная скорость с полностью определяется меридиональной состав· 
ляющей скорости с� и окружной составляющей скорости Си· Все · 
эти три вектора лежат в одной плоскости (заштрихована на 
фиг. 24) . В этой плоскости и ведется построение планов скоростей. 

Меридиональная составляющая скорости определяется величи
ной расхода Q' и площадью поперечного сечения колеса, нормаль
ного к меридиональной составляющей абсолютной скорости F,..: 

с - Q' т Fm • 

Значение с.,. можно определить как абсолютную скорость при: 
прохождении расхода Q' через неподвижное колесо без лопаток. 
( без закрутки на входе ) . 

Абсолютное относительное и переносное движенИе 

Рассмотрим задачу о нахождении скоростей в любом сечении� 
колеса при заданном расходе Q', оборотах n и известных геометри
ческих размерах колеса. 

В х о д в к о л е с о  

Допустим, что абсолютная скорость на входе в колесо не имеет
окружной составляющей Си, т. е. что со = Сот, где Сот - меридио
нальная составляющая абсолютной скорости, которую можно найти
из соотношения 

Q' 
Со = --т Рот '  

здесь F от- проходное сечение, являющееся поверхностью вращения
с образующей, нормальной к меридиональной составляющей ско
рости. Оно представляет собой кольцевую коническую поверхность 
с длиной по образующей Ь0 и средним радиусом r (это не совсем 
строго, так как мы заменили нормальную линию к обеим боковым 
поверхностям колеса отрезком прямой Ь0) . 

F0т = 2тrr0b0= zt0b0= zt1b1 ; (11)-

Ь0 = Ь1 и t0= t1, 

т ак как расстояние по радиусу между сечениями О и 1 бесконечно· 
M aJro ( t - шаг лопаток ; z - их число) .  
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При поступлении жидкости в межлопаточные каналы абсолют
ная скорость движения жидкости, вернее ее меридиональная состав
.ляющая, увеличится, так как проходнее сечение уменьшится из-за 
конечной толщины лопаток. Изменение скорости происходит конеч
но в пекоторой области, но для упрощения примем, что скорость СОт 
меняется на c1m на входной окружности. 

Фиг 25. Входная часть лоnатки 
колеса. 

Фиг. 26. Треугольник скоростей на 
входе в колесо nри CJu =0. 

Проходное сечение на  р адиусе r1 с учетом толщины лопаток обо
значим F1т: Отношение Foт/F1m представляет собой коэффициент 
(;ужения сечения, обозначим его k 1 •  

F = Fom == 2'1tГJ b t  Im kl kl 

(12) 

Здесь 0"1- толщина лопатки, определенная по дуге входной 
окружности колеса (приближенно по хорде) . Связь между нормаль
ной толщиной 81 и толщиной O"t легко устанавливается из рассмот
рения фиг. 25. 

( 1 3 ) 

kt в выполненных конструкциях находится в пределах 1 ,05-;.. 1 ,2. 
В связи с сужением сенения меридиональная составляющая ско

рости возрастет сразу же по поступлению жидкости в межлопаточ
ные каналы. Следовательно, c 1m найдется из соотношения 

Q' с1 = --т FJm 
Очевидно, C1m = k1c0m . 

( 14) 

Поступив в каналы колеса, частицы жидкости приобретают вра
щательное движение, т. е. двигаются вместе с колесом в окружном 
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наnравлении. Скорость жидкости относительно лопаток колеса w 
найдется как разность векторов с и и 

w = c - u. 
На входе в колесо в сечении окружности с радиусом ro относи

тельная скорость Wo найдется построением по известной скорости 
с0 = Сот и и1. 

Примем направление вертикали в nлоскости чертежа за мери
диональное · направление (направление скорости сот) ; тогда окруж
ная скорость и1 изобразится горизонтальной линией и Wo найдется 

Фиг. 27. К определению угла атаки при В·ходе на лоnа<Тюи. 

как разность векторов Сот и и 1 . Такое построение называется тре
угольником скоростей ; в данном случае на входе в колесо (фиг. 26) . 

Угол l3o является углом между направлением потока в относи
тельном движении, определяемым вектором w0, и обратным направ- . 
леннем окружной скорости. В общем случае угол l3o может не со
впадать с углом наклона лопатки �tл. Угол между направлением 
потока в относительном движении при входе на лоnатку и направ
лением лопатки называется углом атаки. Следовательно, угол ата
ки i определяется углом между вектором скорости Wo и касатель
ной к лопатке при входе. По аналогии с крылом угол атаки счи
тается nоложительным, если скорость при этом направлена со 
стороны вектора суммарной силы давления (фиг. 27) . 

Выше был рассмотрен треугольник скоростей на входе в колесо, 
когда абсолютная скорость на входе не имеет окружной составляю
Щей. Окружная составляющая скорости может появиться при при
менении преднасосов, направляющих аппаратов на входе, закрутки 
потока. вызванчай поворотом в коленах всасывающего трубопрово-
да , и т. п. : . 

з 41  
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Входной треугольник скоростей при снА.:f О имеет вид, изобра
женный на фиг. 28. 

Если требуется найти относительную скорость потока на входе 
в колесо w 1 , т. е. на радиусе r1 ,  то высотой треугольника должна 
быть Ct..V. Заметим, что cov.= c!u, так как за счет изменения сечения 
не должно быть силового воздействия колеса на жидкость, т. е. не 
должен изменяться момент количества движения жидкости отно
сительно оси. 

Струйная теория исходит из того, что относительная скорость 
жидкости в канале колеса направлена по касательной к лопатке. 

Фиr. 28. TIJ)eyГOJiьНJИНIИI скоростей на 
входе в колесо. 

Фиг. 29. Треугольник скоростей н а  
:входе в кояесо. 

т. е. траектория движения жидкости совпадает с кривой очертания 
лопатки. Это справедливо только при очень узких каналах и боль
шом числе лопаток, строго говоря, при z = oo. Применим вначале 
допущение о совпадении направления относительной скорости с на
правлением касательной к лопатке, т. е. рассмотрим работу колеса 
при z= oo. 

Вступив в лопаточный канал, в общем случае с некоторым углом 
атаки, поток должен принять направление лопаток. Это отклонение 
потока происходит в пекоторой области, но схематизируя явление, 
часто допускают, что уже на входной окружности скорость прини
мает направление, касательное к поверхности лопатки, т. е .  век
тор w1 следует заменить вектором Wtл на треугольнике скоростей. 

Замыкая треугольник скоростей, составленный из w1л и u1 , по
лучим вектор абсолютной скорости на входе с1л, имеющий окруж
ную составляющую (фиг. 29) . Отсюда след_ует, что возмущающее 
действие лопаток в области входа проявляется в придании потоку 
окружной составляющей скорости с1л v.. 

Т е ч е н и е  п о  к а н а л а м  к о л е с а  

Пользуясь допущением струйной теории, считаем, что относи
тельная скорость, приняв направление лопаток, сохраняет его (что, 
строго говоря, справедливо только при бесконечно большом числе 
лопаток, z= оо) . _ .L _ _  
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При необходимостИ векторы скоростей, соответствующие этой 
расчетной схеме, будем отмечать знаком «оо». При этом допущении 
язменение скорости по величине будет определяться только проход-

Фиг. 30. Построение nланов скоростей для движения жидкости 
;В колесе и на выходt- IJI\9 колеса. 

ными сечениями лопаточного канала.  В случае  диффузорнаго ка
нала относительные скорости будут уменьшаться, в случае конфу
зориого - увеличиваться. Так как диффузорвые течения сопровож-

Фиг. 3 1 .  Траектории движения жидкости 
в относительном (nри z= оо )  

1 ,  абсолютном 3 и nереносном� движениях. 

даются большими потерями, то часто стремятся получить возраста
ние w вдоль ПQ лопаточному каналу. Это обеспечцвается профили
Рованием канала (уменьшением проходных сечений) .  

3 *  
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Относительная скорость w на  любом радиусе найдется по на
правлению, которое определяется в первом приближении направле
нием лопатки �л и величине меридиональной составляющей скоро
сти. Меридиональная составляющая скорости с".. найдется из соот
ношения 

Q' Ст = -- , Pm 
где F.",- проходное сечение, образованное боковыми стенками колеса 
и поверхностью вращения, нормальной к меридиональным состав
ляющим скорости. 

Зная при заданных размерах колеса окружную скорость и и 
относительную скорость w на  любом радиусе по величине и на
правлению, абсолютную скорость с найдем по закону сложного 
движения, суммируя (векторно ) w и и ( фиг. 30 и 3 1 ) .  На фиг. 3 1  
показаны траектории движения частиц жидкости в абсолютном 
(при z =  оо ) , относительном и переноснам движении. 

В ы х о д и з  к о л е с а 
Треугольник скоростей на  выходе из колеса построен на фиг . 30 

и 32 для окружности радиуса r2. Его начинают строить, отклады
вая и2, направление w2 ... ( �2л) и меридиональную скорость C2m· Ско
рость С2т определяют по известной величине проходиого сечения F 2 m •  

Сечение F2m представляет со
бой цилиндрическую поверх
ность радиуса r2 с шириной ь2 
(см. фиг. 23) ; 

F2m = 21tr2b2; 
Q' c2m = --

. 
21tr2b2 t------

Uz . Скорость c2m ·откладывается 
нормально к окружному на 

Ф иг. 32. Треугольник скоростей н а  выхо- правлению и2• де из колеса. Принимая, что при перехо-
де к радиусу rз, т. е. сразу же 

по выходе из колеса ,  треугольник скоростей изменится , так как ме
ридиональная составляющая абсолютной скорости уменьшится по 
выходе из колеса (ввиду увеличения сечения из-за отсутствия лопа
ток) , Сзт найдется из соотношения 

Сз = ..9:_ = Q' 
т Рзт 21tr3b3 (15) 

где t2- шаг лопаток на выходе .  
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Назовем коэффициентом, сужения на выходе � отношение про
ходных сечений Fзm/FJ!:m. Очевидно, что F2т= (/2-(}'2) zb2, где 0'2-
толщина лопатки , определенная по дуге окружности с радиусом 

Фиг. 33. Выходная часть лопатки колеса. 

(приближенно по хорде) (фиг. 33) 0'2, найдется через нормальную 
толщину 82 из соотношения 

s i n �2л 

Фиг. 34. Треугольники скоростей на выходе иэ колеса. 

Следовательно, 

k2 =_t_2 _ с:: ------

t2 - а2 112 1 - --=--
s in �2лt2 

Скорости C2m и Сзm связаны соотношением С2т=k2Сзт · 

( 1 6) 

( 1 7) 

Треугольник tкоростей для окружности радиуса r3 должен быть 
nостроен с высотой сзт при с2и .. = const (фиг. 34) . Окружная со-
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ставляющая с2 .. .  не может измениться, так как между сечениями 
радиуса r2 и r3 энергия жидкости не сообщается и момент количе
ства движения ее остается постоянным : 

§ 4. ОСНОВНО Е УРА В Н Е Н И Е  Л О ПАТОЧ Н ЫХ НАСОСОВ 

Между потоком жидкости и лопатками рабочего колеса осуще
ствляется силовое взаимодействие. Основное уравнение лопаточных 
машин связывает кинематику потока с силами, действующими на 
колесо. 

ВшJ по стрелке А 

Фиг. 35. l(артина распределения давления и скорости в межлопа
точном канале. 

Таким уравнением является уравнение Л. Эйлера,  вытекающее 
из закона момента количества движения. Применеине закона, свя
зывающего изменение количества движения с силовым воздей
ствием на поток, методически чрезвычайно удобно , так как позво
ляет связат ь  параметры входа и выхода из колеса с действующими 
силами, не раскрывая весь сложный механизм, силового взаимо
действия лопаток колеса и потока жидкости. 

Это взаимодействие сказывается в конечном результате в том , 
что на лопатки вращающегося колеса действует разность сил дав
ления по обе стороны лопатки. У насоса (компрессора) эта разность 
давлений определяет момент сопротивления , у турбины - крутящий 
момент. Неравномерность р аспределения давления (фиг. 35) будет 
вызывать соответственно неравномерность р аспределения относи-
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тельных скоростей по межлопаточному каналу. Вследствие этого 
nри установившемся характере течения жидкости через рабочее ко
лесо абсо.лютное движение жидкости через колесо будет носить не
vстановившийся характер, даже при установившемся течении жид
кости во входном устройстве. В самом деле, каждая частица колеса 
nериодически проходит через точку, связанную с корпусом . Давле 
ние и скорости в этой точке будут циклически изменяться в соот
ветствии с распределением давления и скорости в межлопаточном 

-

1/Jr 
df 

Фиг. 36. 1( выводу основного уравнения лопаточного насоса. 

канале. Следовательно, не будет выдерживаться характерный при
знак установившегося движения - постоянство скорости и давления 
в данной точке пространства.  

Исходя из этого применим уравнение моментов количества дви

жения для относительного движения, которое на расчетном режиме 

можно рассматривать как установившееся. 
З апищем уравнение моментов количества движения :  

d Q  М= -- (wu,r2 - Wu1r1 ) . g 
Выразим это уравнение словами:  момент равнодействиющей 

силы, приложенной к каком_ц-либо конт_цр_ц жидкости, равняется из
менению момента количества движения массы, протекающей в еди
ницу времени через этот конт_цр. 

Примем это соотношение для струйки жидкости с расходом dG, 

протекающей через колесо центробежного насоса (фиг. 36) , 

d Q  
- (wu,r2 - Wu1r1 ) = Mz, ( 1 8) 

g 
где Mz - момент внешних с ил, действующих на выделенны й  объем 

жидкости; он слагается из момента внешних поверхностны х 

сил М1 и момента внешних массовых сил М� , 
z z 

Mz == Mfz + M�z· 
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К массовым (объемным) силам относятся сила веса, центро
бежная сила и кориолисова сила инерции. 

Центробежные силы проходят через ось,  поэтому не дают 
момента относительно оси вращения . Рассмотрим , как опреде

w 

ляется момент Mtz: 
Mtz = 5 rP!u dj, 

f 
где Р1и - окружная составляющая 
вектора поверхностных сил, отнесен
ная к единице площади . 

Момент массовых сил включает в 
себя момент сил веса Mgz и момент ко
риолисовой силы инерции М к z ·  

Момент кориолисовой силы инер
ции запишем в интегральном виде 

Фиг. 37. К: определению tYCKOPe· 

НИЯ I\()IJ)ИOJIИCЗ. М к == 5 rFк р d't, z и 
� 

где Fка - окружная составляющая вектора кориолисовой силы 
инерции, отнесенная к единице массы; 

't - объем выдел·енного элемента жидкости ; 

Fк равняется окружной составляющей ко риолисова ускоре-и 
ния, взятой с обратным знаком 

Из рассмотрения фиг . 37, где показаны векторы скорости и 
ускорения для движения струйки по колесу (см. также фиг. 36) , 
следует 

и 
Fк = - 2ww,. и 

Элементарный объем d-r можно представить в виде 

d-r = dг df. 
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Подставляя эти выражения в формулу для Мк ... получим 

'• 
Мкz = - J 2rшw,p dfdr; 

, , 
'!fh = w,p df - по уравнению неразрывности . 

g 
Тогда 

'• 

dй s 
dQ Мк = - - 2ш rdr= - - ш (r2 - r2) = z g g 2 1 

,, 

d
Q = - - (u2r2 - u1r1 ) .  g 

Подставим это соотношение в исходное уравнение ( 18) : 
dQ dQ 
- (w211r2 - w1ur1) =-= Mt + М1 - - (u2r2- u1rд .  g z z g 

Заменяя Cu векторной суммой Wu и и 

cu = w11 + u, 
получим 

41  

( 19} 

(20)· 
Это соотношение означает, что для элементарной струйки при 

установившемся относительном движении через колесо изменение 
момента количества движения относительно оси вращения равно 
главному моменту поверхностных сил и сил веса относительно той 
же оси. 

Рассмотрим момент воздействия колеса центробежного насоса 
на поток движущейся жидкости. За  выделенный объем примем 
объем, ограниченный внутренними поверхностями рабочего коле
са Fк, включая поверхность лопаток, и контрольными цилиндриче
скими поверхностями F1 и F2, соответственно на радиусе входа r1 
и радиусе выхода из колеса r2 (см. фиг. 36} . 

Суммарный момент внешних сил, действующих на выделенный 
объем жидкости. должен складываться из момента поверхностных 
Qfл и момента сил веса. Но момент - сил веса будет равен нулю, 
вследствие симметрии течения жидкости относительно оси враще
ния ;  следовательно, суммарный момент, приложенвый к жидкости • .  

оnределится воздействием поверхностных сил. 
Разбив всю область колеса на отдельные струйки, начинаю

Щиеся на поверхности F 1 и заканчивающиеся на поверхности F 2. 
заnишем 

(2 1 )' 
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Учитывая неустановившийся характер абсолютного движения в 
колесе, найдем среднее значение момента окружной скорости 

� с�иr1 А О 
clart = О 

� C?ur2 1J.O 
c2ar2 = О 

- (c2ar2 - cturt ) = - (c2ur2 - ctart ) . 
� 6.0 о - -

g g 

Знак осреднения в дальнейшем при написании будем опускать 

S rPF = !!_ (c2ar2 - c1ur1 ) . и g F 
Все поверхностные силы, действующие на струйки, уравновеши 

(ваются. Момент поверхностных сил слагается : 
1 )  из момента поверхностных сил .  действующих по поверхности 

·колеса Мл; назовем этот момент моментом воздействия лопаточ
ного колеса на поток -

2)  из момента поверхностных сил по контрольной поверхности F1 ; 
3 )  из момента поверхностных сил по контрольной поверхно

сти F2. 
Нормальные составляющие поверхностных сил на поверхно

стях F1 и F2 проходят через ось вращения и не дают момента ; сле
довательно, остается учесть только касательные поверхностные силы 
на цилиндрических поверхностях F1 и F2. Такими силами являются 
силы внутрижидкостного трения. 

Обозначим момент -сил трения по поверхности F1 через Мтрt и 
по поверхности F2 через Мтр2. 

Тогда можно записать 
о Мл - Мтр! - Мтр2 = - (c2ur2 - c1ur1 ) . (22) g 

Моменты трения действуют в направлении, обратном действию 
момента воздействия колеса на поток, поэтому они взяты со знаком 
минус. 

Моменты трения пренебрежимо малы по сравнению с моментом 
воздействия лопаточного колеса на поток. Поэтому, полагая МтРt -+ О 

::и Мтр2 -+ 0, получим приближенное соотношение 
о Мл = - (c2ur2 - c1ur1 ) кг..м. (23) g 
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Таким образом, момент воздействия колеса лопаточного насоса 
на поток определяется изменением момента количества движения 
жидкости, протекающей в сек.цнд.ц через колесо. 

Именно изменение момента  количества движения жидкости яв
ляется характерным признаком лопаточных насосов. Момент этот 
передается жидкости посредством поверхностных сил, т. е. сил дав 
ления и трения . 

Мощность, поглощаемая колесом насоса ,  найдется перемноже 
нием Мл на угловую скорость вращения ro :  

о 
N= M11w = - (с2ии2 - с1uид кzмjсек. {24) g 

Удельная работа или напор лопаточного колеса  определяется 
как частное от деления мощности на расход 

N 1 - = Нт=- (с2ии2 - с1ии1 ) кг.м,jкz .  (25) о g 
Напор обычно выражается в метрах столба перекачиваемой жид
кости. 

Это соотношение было выведено Л.  Эйлером в 1 754 г. Оно яв
ляется основным уравнением лопаточных машин, в частности, ло
паточных насосов, так как связывает кинематические показатели 
потока жидкости с величиной работы колеса .  Уравнение Эйлера 
показывает, что величина напора насоса, т. е. приращение энергии 
на единицу массы прокачиваемой жидкости, выраженная в метрах, 
не зависит от рода жидкости , а зависит только от соотношения ско
ростей. 

Наличие положительной окружной составляющей скорости, т. е . 
закрутка потока на входе в сторону вращения, уменьшает напор на
соса .  При Ct .. = O  Н = C2uU2 М. 

т g 

§ 5. ВЫРАЖЕ Н И Е НА ПО РА КОЛ ЕСА Ч Е Р ЕЗ Ц И РКУЛЯ ЦИ Ю 

(26) 

Выразим теоретический напор колеса через циркуляцию по кон
туру, охватывающему все лопатки колеса. Сна.чала рассмотрим цир
куляцию вокруг лопатки. За  контрольный контур выберем контур 
1, 2, 3, 4 (фиг. 38) 

rll == ф с cos (;s) ds .  
1 2 .Н 

(27) 

Циркуляции скорости по отрезкам линий тока 1-2 и 3-4. рас
положенных симметрично, р авны и обратны по знаку; следователь
но, циркуляция вокруг лопатки равна сумме циркуляций скорости 
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по линиям 2-3 и 4-1 (за положительное направление примем на
правление по вращению) ; 

Г = с ds - с ds = c2 -- - с1 -- = S S 
- 2'1tГ2 - 2'1tГ! 

.а 11 и 11 z Q. z 
23 41 

Фltil'. 38. 1( ВЫJРажению н�tnop a колеса 
через циркуляцию. 

c1v и cJ?t&- соответственно средние 
значения окружных составляю
щих абсолютных скоростей на 
входе и выходе из колеса. Сум
мируя для всех лопаток колеса,  
получим 

Гк -= zГ.�� = 21t (c21Jr2 - c1"r1 ) . (29) 
Выражение для теоретическо

го напора колеса представим в 
виде 

Подставляя значение циркуляции в формулу для напора, полу
чим 

(30) 

§ 6. УРА В Н Е Н И Е Э Н ЕР Г И И  ОТНОС ИТЕЛ Ь НОГО ДВ ИЖ Е Н ИЯ 

Уравнение Эйлера не дает связи между давлением и скоростью 
внутри межлопаточного канала.  Для установления такой связи не
обходимо применить уравнение энергии. При абсощотном устано
новившемся движении, которое имеет место в неподвижных эле
ментах проточной части насоса ,  т. е . в подводящих и отводящих 
устройствах, уравнение энергии применяется в виде уравнения Бер
нулли. Для несжимаемой жидкости оно записывается так: 

Р с2 - + h + - = const. (31) 
т • 2g 

Полная механическая энергия жидкости при установившемся 
движении, р авная сумме энергий давления, положения и кинети
ческой энергии, остается вдоль струйки постоянной величиной. Для 
nотенциального движения уравнение Бернулли справедливо для 
всего потока. 

При движении по межлопаточньш каналам вращающегося ко
леса абсолютное движение жидкости является неустановившимся, 
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поэтому уравнение Бернулли (справедливое для абсолютного уста
иовившегося движения ) неприменимо для исследования движения 
потока в колесе. Рассмотрим уравнение энергии при установившем
ся относительном движении жидкости в колесе лопаточного насоса .  

З апишем уравнение движения �идкости в форме Эйлера в на
правлении перемещения частицы 

F _ ..!._  др = dv (32) 8 р дs dt • 

rде F.- составляющая массовых сил в направлении перемещения 
частицы, отнесенн ая к единице массы ; 

v - скорость движения частицы жидкости, в общем случае 
v = v (t, s ) . 

Развернем выражение для dv/dt и преобразуем уравнение (32) : 

F _ .!. др = � + � �= дv + v � = � + � (�) · 
s р дs дt дs дt дt дs дt дs 2 

L{ля установившегася относительного движения 

F _-..!_ др =_j_( w2) .  s р дs дs 2 (33) 

Умножим преобразованное уравнение (33) на величину nере
мещения ; получим уравнение энергии, так как в него входят nри
ращения работ сил и энергии жидкости: 

F ds - ..!.. др ds = j_ ( w2 ) ds. (34) s р дs дs 2 
При относительном движении к массовым силам относятся силы 

веса, центробежные силы инерции и кориолисова сила инерции. 
Принимая направление оси вращения z вертикально вверх (об

ратно направлению силы тяжести) ,  составляющая силы веса в на
правлении перемещения будет равна 

� dz - g cos (z, ds) = -g ds . 

Составляющая центробежной силы будет равна 
� dr 

w2r cos (r, ds) = w2r- .  ds 
Работа кориолисовой силы в направлении nеремещения будет рав
на нулю, так к а к  кориолисова сила инерции перпендикулярна на
правлению относительной скорости, т. е. наnравлению перемеще
ния . Следовательно , 

dz 2 dr F = - g - + w r - . 8 ds ds (35) 
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Подставляя значение Fa в уравнение (34 )  для приращения ра 
бот, получим 

- g dz ds + w2r dr ds - ]_ "дp ds- _E__ (w2 ) ds=O. 
ds ds р дs дs 2 

Сокращая на ds и меняя знак, получим 

g dz - Q)2d ( �2 )++ dp + d ( �: )=0. 

Считая р функцией только одного давления р и интегрируя, по
лучим 

gh,. + + - = const; w2 - u2 s dp 
2 р (36) 

для несжимаемой жидкости 

или 

k w2 - u2 g . + 2 + L = const, 
р 

w2 - u2 р h,. + + - = const. 2g т (37) 
В таком виде уравнение энергии может nрименяться для струй

ки жидкости, протекающей во вращающемся колесе. Это же урав
нение может быть применено и для всего потока, проходящего че
рез колесо (для идеальной жидкости ) . В этом случае его следует 
выводить из уравнения движения жидкости в форме Громеко 1 . 

§ 7. РАБОТА, П ЕРЕДАВАЕМАЯ ЖИДКОСТИ КОЛ ЕСОМ, И СТЕП ЕНЬ 

Р ЕАКЦИ И КОЛ ЕСА ( БЕЗ УЧ ЕТА Г ИДРАВЛ И Ч ЕСК ИХ ПОТЕРЬ) 

Пренебрегая влияниеJ.УI толщины лопато·к на величину и направ
ление скоростей, из треугольников скоростей (фиг. 39) следует: 

w�= и� + с� - 2с1и1 cos а 1 ;  

w�-= и�+с�- 2с2и2 cos а2• 

Вычитая (38) из (39) и умножив все члены на  1 /2g, получим 

Теоретический напор по уравнению Эйлера равен 

(38) 
(39) 

1 А. А. Л о м а к и н, Центробежные и цропеллерные насосы, Машгиэ, 1 950. 
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Сравнивая с предыдущим уравнением, получим выражение 

для Нт в преобразованном виде (вторая форма уравнения Эйлера )  

Н _  w� - w� и� - и� + с� - с� 
т - 2g + 2g 2g 

(40) ·  

Приращение кинетической энергии в абсолютном движении со
ставит динамический напор колеса 

2 2 
c2 - cl 

2g 

Фиг. 39. Треугольники скоростей на входе и вы
ходе иэ колеса НJасоса. 

(4 1 } 

Применим уравнение энергии относительного движения (37) к по

току через колесо. П ренебрегая изменением энергии положения,. 

запишем уравнение (37) для входных и выходных параметров 

и 
w2 и2 

2 - 2 + � == const . 
2g "t 

Вычитая ( 42 ) из ( 43) , получим 

P2 - Pt 
"t 

� - w� 

2g + 

(42) ·  

(43) · 

Р2 - Pt представляет собой прир ащение потенциальной знергии' 
т 

(энергии давления) . Назовем эту величину статическим напо-
ром колеса 

w� - w� + и� - ui 

2g 2g (44)' 
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Сравнивая (44) и (40) , заключаем, что 

Нт = Ндив + Нст · 

Разберем более nодробно выражение для статического напор а :  

2g 
Чл ен nредста вляет собой изменение кинети ческой энер-

.гни в относительном движении и по казы ва ет, что nо в ы ш е ние 

Фиг. 40. I( оnределеJiИЮ работы центробежных сил. 

да вл ения м о жет б ыть достигнуто торм ожени ем потока в отно 
сительном движении . 

Нетрудно nоказать , что в ы ражает работу центробеж-

н ы х  сил. 
Работа центробежны х сил Lц. с может быть подсчитана 

(фиг.  40) как 
'• ,, 2 2 2 

S jп r - r2 u2 - u1 Lц.с= mw2r dr = mш2 r dr = mw2 2 1 = m ----
2 2 

,,  r ,  

где ffi2Г - центростремительное ускорение. 

Для т = 1 /g массы 1 кг 

(45) 
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Введем понятие о степени реакции колеса насоса как отношении 
статического напора к полному: 

P2 -Pt 

т (46) 

Рабочие колеса всех центробежных насосов реактивные. Всегда 
Р к>О и Pz>Pt· 

В л и я н и е с т е п е н и  р е а к ц и и н а н а п о р  к о л е с а 

Примем для простоты р ассуждений, что Ctu = O, что лопатки бес
конечно тонкие и их бесконечно большое число. 

Преобразуем выражение для степени реакции р 

Рк = �: ; 
Н = C2uU2 , 

т g ' 
2 2 

Н = C2 - Cl дИН 2g 
Или учитывая, что с2= с� + с; ,  

2 2 2 2 С2т - Clm + Czu - Clu нднн = ----2g 2g 
Пола гая c 1m = C2m, что часто встречается 2 2 с!и - c lu 

Ндин = 
и учиты вая, что С1и =0, 2g 

в насосах 

Используя соотношение Нст = Нт - Ндин• получим 
2 Н = С2uИ2 _ C2u = C2u (2"2 - c2u) 

и 
СТ , g 2g 2g 

р = 1 - C2u • 

к . 2и2 
Исследуем формулу (47 ) при 2J = oo. 
1 ) Рк= 1 ;  

· 

с211 = 0, так как и2 .:f: оо .  

Если C2u = 0, т о  Нт ... =О, ндин =О, нст= О. 
4 4 1  

ЖРД, 

(47) 
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Чисто реактивное ко�есо ( Р к=  1 )  не имеет смысл а  в насосах, 
так как колесо никакого напора не дает. Отсюда важный вывод :  
нельзя всю энергию, подведенную к насосу, иреобразовать только 
в статический напор колеса .  Передача механической энергии ж ид
кости возможна только при увеличении ее момента количества дви
жения , Т. е . когда С2и>О (при C1u = O ) или С2и>С1и (при С1и .fО) .  

k--------C zui в >  u z  
а) 

:�-- - ---� - -- - - - -- -- - -- -- -- -
1 ltlгj f pk�o 1 P�r >o 1 

U z 
'-'---------- C 2 u. max · Z u z --- -----

о! 
Фи!Г. 4 1 . Треугольники скоростей для ра,эных степеней реаJЩии колеса . 

На фиг. 4 1 ,  б показан треугольник скоростей, соответствующий 
с2и = О и Р к =  1 .  Из нее следует, что 

tg �2л /Рк- 1 = C2m 
• 

u2 

Для примера на йдем значение �2л 1Рк= 1 · Допустим 

с2т = 10 .мjсек; и2 -=  1 00 .мfсек. 
�2л 1 Р  = 1 = arc tg c2m = бо . к u2 

Предельный угол наклона лопаток для получения напора в ко
лесе насоса составляет таким образом 

�2л /р = 1 = 8fC tg C2m • 

к u2 

При углах �2л, больших �2л 1Рк= 1• Нт > О, при меньших у глах 
насос работает на режиме турбин ы : с2и < О, Н1 < О. 
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2) Рк = О. 
При этом с2и == 2и2• 

2u2 
Нт оо = -2 , 

g 

5 1 

При Рк= О колесо работает по чисто активному принципу. Весь 
напор является динамическим. 

Треугольник скоростей, соответствующий Р к = О, показан на 
фиг. 4 1 , б. 

Найдем угол наклона лопаток, отвечающий соотношению 

С2u = 2и2. 

�2л IP = 1 = arC tg C2m 
к u2 

по фиг . 41 , б  легко установить связь у г л а �2л /Рк= 1 и �2л /рк= о .  
Для c2m = 1 0 мfсек и и2 = 1 00 мfсек 

�2л /Рк= о =  1 74° . 

Для у г лов,  бол ьших �2л /Рк= о, при течении в колесе насоса 
давление б у дет уменьшаться (Нет < 0),  а весь напор б у дет реализо
ваться как динамический . Очевидно, что такое колесо нецеле
сообразно для получения бол ьших давлений на выходе из насоса. 

1 3) Рк = 2  • 

Из соотношения ..!.. = 1 - c2u следует, что с2и = и2 . Отсюда 
2 2u2 

1 Треу гольник скоростей , соответствующий Рк = "2 , показан на 

фиг. 4 J , a  индексами ,. б" ;  �2л / 1 = 90° . Построим зависимость тео-' Рк=-r 
рети ческого, статического и динамического напоров от степени 
реакции (фиг.  42) . Кроме степ�ни реакции,  по оси абсцисс 
нанесем величину углов �2л · 

На основании этого графика можно сделать следующее заклю
чение : 
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1 . Чем больше �2.л, тем больше напор, получаемый от рабочего 
колеса, но начиная с �2л= 90°, воврастает доля динамического на
пора и при 

�2л = 1 80° - arc tg с2т 
"2 

Рк=О и Нст =- 0. 

При ?2л > �2л IРк=о статический напор при протекании жидкости через колесо будет уменьшаться . 

Н т оо 

_ _"..,_ __ � 2Л > 90 о  

Фиг. 42. В лиян!Ие стеnени реакции колеса на ве.личИ'нУ 
напора. 

2. Максимум статического напора получается при 132л= 90°; в 
этом случае он равен половине полного напора. 

3 . При углах �2я < �2я 1Рк= I насос работает на режиме турбины , 
Нт .. < О  (с211 < О, т. е . напра влено в '  сторону, обратную ,враще
нию) . Колеса насосов моГут иметь · лопатки трех основных типов : 
а) �2л< 90°; б) �2л=90°; в )  /32л >90° (фиг. 4 1  и 43) . 

Рассмотрим, какие колеса, имеющие различные выходные углы, 
больше удовлетворяют требованиям, предъявляемым к насосам 
ЖРД. 
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1 .  Исходя из требований получения максимального гидр авли
ческого к. п. д. насоса :  

а)  целесообразно иметь большую долю статического напора, так 
как потери, сопровождающие процесс иреобразования больших ве· 
личин кинетической энергии в энергию давления в отводящих 
устройствах, велики; следовательно, предпочтительнее �2,��-<90°; 

а) 8) 
Фиг. 43. Схема колес с разлН1'1ными угл ами ло111аток на выходе иэ колеса. 

б) форма межлопаточного кацала в плоскости вращения 
(фиг. 44 ; на ней показавы формы канала при выпрямлении оси) 
наиболее благоприятна при малых углах �2.11· При малых �2.11 мень
ше угол' конуевости канала, следовательно, меньше возможность 
отрыва потока и меньше возможность появления обратных токов. 

Фиг. 44. Форма ра!!-вериутоrо межлопаточного канала 
при !Разных �2.11 . 

Но при слишком малых углах �2.11 канал может получиться очень 
узким и длинным, что, в свою очередь, вызовет увеличение гидрав
лических потерь. 

Исходя из наиболее благоприятной гидравлической формы ка
нала в плоскости вращения, целесообразней выбирать углы �2.11 в 
пределе 20+40°. 

2. С увеличением статического напора возрастают потери, свя· 
занные с утечкой жидкости из выходной полости (большие давле
ния на выходе из колеса) . Следовательно, уменьшается объем
ный к. п. д. 

3. Абсолютная величина Н т • при данной окружной скорости 
мала при малых углах �2.11. Поэтому, чтобы получить большой напор 



54 Г лава 1/. Основные понятия о центробежном насосе ЖР Д 

от колеса с малыми углами, требуется увеличивать окружную ско
рость вращения, что приводит к большим потерям на  трение диска. 

4 .  Исходя из требования получения устойчивой и в то же время 
достаточно пологой характеристики насоса [зависимости H = f ( Q) ]  
(что нужно для работы и регулирования насоса в системе, как бу
дет -показано в дальнейшем ) предпочтительнее углы �2л = 20-7 40°. 

5. Для получения максимальной работы с единицы веса пред" 
почтительнее большие углы �2л ( большой напор при той же окруж
ной скорости) . Но с точки зрения минимального нагружения си
лами прямые лопатки при �2л= 90° обладают существенным преиму
ществом, так как не испытывают больших изгибающих моментов 
от действия центробежных сил. Поэтому колеса авиационных цен
тробежных компрессоров (очень напряженные машины) выполняют 
с радиальными лопатками. Насосы ЖР Д обычно имеют окружные 
скорости меньше 1 00-7- 1 50 м/сек и, как правило, недогружены в 
прочностном отношении; поэтому, исходя из условий прочности, 
вполне возможно применение �2л< 90°. 

Учитывая сформулированные выше требования к величине угла, 
наиболее оптимальная величина угла �2л для насосных систем 
лежит в пределах 1 5-7-45°. 

Обычно для насосов �2-1 = 1 5-7- 30° и Рк близко к 0,75. 

§ 8. УЧ ЕТ ВЛ ИЯ Н ИЯ КО Н ЕЧ НОГО Ч И СЛА Л О ПАТОК НА РАБОТУ 
КОЛ ЕСА 

Общий к. п . д. насоса 'У)н легко определить из опыта 
Nп 1Jн = Nн ; 

Nп= �'Тн в ычисляется по измеренным значениям Q, Н и 1 ;  
75 

Nн - непосредственно измеряется (точнее , измеряется Мкр и п) .  

Из выражения rJн= 'YJг'l'\oб'YJмex 
получим 

""1 - "'lк 
г - "'lоб"'lиех 

Поставив специальные опыты, можно определить с известным 
приближением "Jоб и "Jмех и подсчитать "Jг · Зная '11г• находят 
Нт = Н!"Jг ·  Этот теоретический напор всегда меньше напора , 
определенного по формуле Эйлера , считая нап равление относи
тельных скоростей, совпадающим с направлением профиля ло
патки, Нт < Н1."" ;  Нт .. по существу является расчетным теорети
ческим напором при основном допущении z= oo. Обы чно 
НтfНтоо = 0,65 -+- 0,75 . Таким образом, разница между Нт и Нт"" 
весьма существенна . 
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Это явление объясняется тем, что при конечном числе лопаток 
жидкость не может воспринять, а колесо передать энергию, боль
шую Нт . .  

Чтобы передать энергию колеса жидкости, давление на набе
гающей стороне лопатки должно быть выше давления на заДней 
стороне.  Лопатка оказывает нагнетающее действие на поток в 
окружном направ.1ении. 

Момент, передаваемьlй колесом жидкости, вызывает равный по 
величине, но обратно направленный реактивный момент. Этот 

Фиг. 45. Разность давления на переднюю и заднюю 
стенку ( по опытны м  данным) , n = 700 обjмин,  расчетный 

расход 72 мзjчас. 

реактивный момент может существовать только как разность дав · 
.пений по обе стороны лопатки (пренебрегая моментом трения ) . 
Давление на набегающей стороне лопатки будет больше (см. фиг. 35 
и 45) . В этом и состоит силовое реактивное воздействие жидкости 
на колесо. 

На  фиг. 45 даны результаты опытного определения давления в 
межлопаточном канале 1 • Разность давления на переднюю и заднюю 
стенку весьма значительна ;  например, согласно фиг. 45 эта раз
Iюсть, выраженная в .м, составляет в области входа на лопатки до 35111/о 
напора, развиваемого колесом. Немедленное воздействие такого 
распрrделения давлений скажется в том, что относительные скоро
сти вдоль нерабочей задней стенки лопатки будут больше, чем вбли
зи передней стенки. Это следует из уравнения энергии для относи
тельного движения (37 )  

L + h +� - и� . const. 
"Т z 2g 

1 А. И. С т е п  а н о в, Центробежн ые и осевые насосы ,  Машгиз, 1960. 
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Пренебрегая изменением энергии положения на данном радиу
се, для двух произвольных точек при и =  const получим 

р' w' 2 р" w"2 
- + - = - + - . 

1 2g т 2g 
Кинематически неравномерность относительных скоростей объ

ясняется наличием циркуляции вокруг лопасти, как вокруг любого 

а)  5) 6) 
Фи<r. 46. Распределение отнооительных скоростей в межлопаточном ка111але. 

обтекаемого профиля. Примерный вид эпюры относительных ско
ростей в межлопаточном канале показан на фиг. 46. На  ней изо
бражены эпюры скоростей чисто расходного движения (а) и цир

Фиг. 47. Распределение относительных скоростей при расходах мень
ше расчетного. 

куляционного движения вокруг про
филей лопаток (6) .  Суммарная эпю
ра  относительных скоростей показа 
на на  фиг. 46, в. Циркуляционное 
обтекание лопаток вызывает перекос 
относительных скоростей. Вдоль пе
редней (рабочей ) стенки лопатки от
носительные скорости . будут мень
ше, а вдоль задней стенки - боль
ше. Распределение давлений будет 
обратным. 

При малых расходах перекос 
поля относительных скоростей будет 
особенно велик. Это может сnособ
ствовать обратному течению у рабо
чей стороны лопатки, как утрирова 
qо показано на фиг. 47. 

При конечном числе лопаток течение в колесе насоса характери 
зуется наличием осевого вихря в межлопаточных каналах, который 
вызывает отклонение потока в оrгносительном движении от направ
ления лопаток. Это отклонение относительных· скоростей и их не-
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равномерность является причиной несовладения теоретического на
nора, передаваемого жидкости, и расчетного напора, подсчитывае
мого по уравнению Эйлера, исходя из схемы бесконечного числа 
лопаток. 

Остановимся на происхождении и природе осевого вихря. Осе
вой вихрь возникает при любом вращательном движении жидкости. 

т; ч ооорота 1 3/4 orfopoma 

а -rt- -@-
1 

а 

Фиг. 48. Круговорот переносНJОrо движения в крутлом сосуде. 

Рассмотрим движение цилиндра, заполненного идеальной жид
костью, вокруг некоторой оси О, с постоянной угловой скоростью (l)t 
(фиг. 48) . Точка а относится к сосуду, точка б - к жидкости. 

При вращении сосуда с невязкой жидкостью жидкость вслед
ствие инерции, как и сцепленная с ней стрелка, останется все время 
в одном положении. Тем самым жидкость будет иметь вращение 
относительно стенок цилиндра с той же угловой скоростью ro, но 
противоположное вращению · цилиндра относительно оси. В самом 
деле, за один оборот цилиндра жидкость в цилиндре тоже повер
нется на  один оборот. Рассмотрим движение жидкости в канале 
колеса, закрытого со стороны входа и выхода (фиг. 49 ) . При вра
щении колеса жидкость между лопатками также начнет двигаться 
о1 носительно лопаток, т. е. в канале произойдет круговое враща
тельное движение жидкости, которое в дальнейшем будем назы
вать круговоротом. 
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Н а  фиг.  50 показа н а  фотогр афия межло па точного круговорот а  
( осевого вихря ) в открытом круглом водяном б а ссейне.  Н асыпан-

1'\Ые н а  дно алюминиевые ошы1ки дал и возможность сФотогр афиро -

в ать линии тока в межлоп аточ
ных каналах п р и  их в р а щении 
без р а схода. Если н а  относ и
тельное р а сходное движение с 
учетом обтекания лоп аток, 
имеющее м есто в к а н але кол е·  
с а ,  н а л ожить м ежлопаточ н ы й  
круговорот, то п олучим ка рти
н у  движени я  ж идкости в кан але 
центробежного н а соса . Н а  
фиг. 5 1  изоб ражены п р и м е р н ы е  
линии т о к а  в отн осител ьном 

Ф иг. 49 .  Круговорот в з акрытом м ежло - движен ии.  Густота линий тока 
п а точн о м  к а нале.  меньше у р а бочей ( н а бегаю-

щей ) стор о н ы  л о п а ток. Поток 
'отклонен на в ыходе в сторону, обр атную в р а щению.  Пун ктиро l\1 
п ок а з а н  круговорот и цир кул я ция вокруг лопатки.  П р и м е р ную 
к а ртину л и н и й  токов относительного движен ия в межлоп аточном 
к а н а л е  п р и особо малых р а с 
ходах м ожно видеть из 
фиг.  52. 

Н а п р авление относитель
н ых скор остей будет отл и 
ч аться от н а п р а вления с ко
ростей ,  п р инятых по струй 
н о й  тео р и и .  Усл овный тре
угольник ско ростей после 
входа струйки жидкости в 
межлопаточ н ы й  канал с у ч е 
т о м  м ежлопаточного к руго 
-i!Орота для бесконечно тон 
кой л оп атки . пока з а н  н а  
фиг. 53. 

Треугольник скор остей 
на выходе из колеса с уче
том круговорота также из
Jitенит свой вид ( ф и г. 54 ) . 

Окруж ные составляющие 
с корости круговорот а  ilWtu и 
Aw2u будут отклонять п отоЕ 
при входе в сторону в р а ще-

Фиг. 50. Фотография межлопаточ.ного круrо-
ворота . 

ния,  н а  выходе - в обратную сторону. К а к  это следует из т ре
угольника с Еоростей ( с м .  фиг.  54 ) , п остроен ного дл я ос р едненной 
с корости на в ыходе с уч етом отклонения поток а ,  ОI<ружн а я  со-
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1 
Фиг. 5 1 .  Линии тока в межлопаточном канале. 

Фиг. 52. Линии тока в межлопаточном канале 
при расходе, меньшем расчетного. 

Фиг. 53. Треугольники скоростей при входе в меж
лопаточный канал с учетом отклонения потока от на

правления лопаток. 

59 
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ставляющая абсолютной скоростИ, определяющая напор, умень
шится. 

При с2и< с2 .. .  теоретический напор Hт = u2c2,ig (полагаем 
с1 .. = О) , а Нт. определится формулой Нт• = и2с2'и. /g. Очевидно, что 
Нт<Нт • ·  Это следует понимать так: колесо передает жидкости энер
гию меньшую, чем это следует из уравнения Эйлера при допущении 
совпадения направления относительных скоростей с направлением 
лопатки (схема z = oo ) . Таким образом, напор Нт• •  определяемый по 

Фиr. 54. Tpe:vroJiь!ИfK скоростей ПРIИ выходе из 
межлопаточоого канал,а с учетом ОГКJiонения 

потока. 

уравнению Эйлера, исходя из схемы z = oo ,  является расчетным 
напором, не  реализуемым на  практике. Это не означает, что 
уравнение Эйлера несправедливо. Несоответствующей оказы
вается схема расчета z = oo. Мы исходим из этой схемы потому, 
что она наиболее просто, в первом приближении, позволяет 
оценить кинематику потока, напориость колеса и т. п. Если бы 
можно было сразу знать действительное направление и величину 
осредненной скорости, то можно было бы не вычислять нт"" •  
а сразу находить Н., по уравнению Эйлера . 

Влияние скорости круговорота на величину с1.. не должно учи
тываться при подсчете напора,  так как круговорот появился в ре
зультате воздействия колеса, а по уравнению Эйлера уменьшать 
напор будет окружная составляющая скорости, имевшаяся у потока 
до воздействия колеса. 

Отклонение потока на  выходе из колеса не является един
ственной причиной весовпадения Н., и Нт• · Неравномерное рас
пределение относительных скоростей по сечению . канала в свою 
очередь вызывает снижение напора, передаваемого жидкости ко
лесом. 

На фиг. 55 показав треугольник скоростей на выходе для раз
ных струек. Скорость W2y соответствует задней стороне, а ско-
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рость W2x- передней (набегающей стороне)  лопатки. Чем больше 
относительная скорость при том же угле выхода, тем меньше с2:и. 
А так как большим w2 соответствуют большие С2т (определяющие 

Фиг. 55. ТреуrолЬIНики скоростей на выходе ие колеса 
д;щ струек, текущих у передней и задней стеiDОк 

лопатки. 

расход) , то отсюда следует, что большая часть жидкости проходит 
с большими относительными скоростями (фиг. 56) . Это приводит 
к снижению с2и и в конечном счете к снижению напора по сравне
нию с напором, определенным по сред
ней скорости (осредненной по рас
ходу) .  

Таким образом, падение напора, да
же в случае идеальной жидкости, при 
конечном числе лопаток вызывается не 
только отклонением потока, но и не
равномерным распределением относи
тельных скоростей в межлопаточном 
канале. 

Некоторая доля неравномерности 
относительных скоростей, а следова
тел�но, и изменение теоретического на 
пора может вызываться неравномер
ностью абсолютных скоростей еще до 
вступления жидкости на лопатки, на
пример, за счет поворота перед входом 
на лопатки, особенно для больших ско
ростей и малых радиусов поворота 1. 

w 

С т 

Фиг. 56. Распределение cm и Си 
по ши,рине межлоnаточного 

ка,нала. 

Итак, теоретический напор для идеальной жидкости снижается 
в силу двух причин :  1 )  отклонения потока в сторону, обратную вра 
щению и 2 ) неравномерного распределения относительных скоро-

t А. И. С т е п а н о в, Центробежные и осевые насосы, Машгиз,  1 960. 
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стей, при котором поток с нерабочей стороны лопаток протекает с 
большими относительными скоростями. 

Различие Н7 и Нт"" имеет место не в результате каких-либо по
терь, а в связи · с ограниченной возможностью колеса в создании 
напора при конечном числе лопаток. 

Величина сил вязкости (трения ) и влияние конечного числа ло
паток на напор взаимосвязаны. З а  счет трения движение кругово 
рота уменьшается, и у стенки относительная скорость может иметь 
направление, близкое к направлению лопаток. Тем самым за  счет 

ds =dr 

Фиг. 57. :К определению статического момента средней линии 
м�ридиональноrо сечения. 

трения у стенок уменьшается отклонение потока в сторону, обрат
ную вращению. Наряду с этим возможный отрыв потока от по
верхности лопатки с нерабочей стороны приводит к уменьшению 
сечения потока , к увеличению относительной скорости и .  как след
ствие этого (см. фиг. 55) , к уменьшению окружной составляю
щей С2и, т. е. уменьшению напора .  

Количественная оценка влияния конечного числа лопаток на 
теоретический напор весьма затруднительна .  Наибольшее распро
странение получила формула, предложенная К. Пфлейдерером 1. По 
Пфлейдереру 

Н т -- = ---
Нт оо  1 + пл 

n.,- коэффициент, учитывающий конечное число лопаток, 

(48) 

(49) 

где \� - опытный коэффициент, учитывающий влияние вязкости ; 
r2- радиус наружного диаметра колеса ;  
z - число лопаток колеса ;  

1 К П ф  л е й д е р  е р , Центробежные и пропеллерв ые насосы,  ОНТИ, 1 937. 
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S - статический момент средней .пинии относительно оси вра 
щения (фиг. 57) . 

2 
S= J r ds. (50} 

1 

Для колес, у которых средняя линия меридионального сечения 
перпендикулярна или почти перпендикулярна оси, т. е. когда мож
но ds заменить dr, S найдется т а к :  

r, 

S= J r dr= 
r, 

Подставляя (5 1 )  в формулу (49) , получим 

ф r� 
n = - -�=--� л z r2 r2 2 - 1 

2 
или 

(52)\ 

Для \� дается формула, полученная по опытным данным 1 

� = 0,55 -+- 0,68 + 0, 6  sin �2л • (53} 

Испытания, проведеиные в МАИ, показали удовлетворительную 
сходимость коэффициента nл, рассчитанного по формулам (52 ) 
и (53) , с опытными данными. В отдельных случаях расчетное зна
чение nл оказывается несколько ниже определенного опытным 
путем.  

В качестве примера подсчитаем nл для колеса насоса, имеющего
следующие параметры:  

П ри этом 

Z = 8; � = 0,5 ; �2л = 30° . 
Г2 

� = 0,6 + 0,6 s in  ЗОо = 0,9,  

n = 2 ° ' 9  1 = 0 3.  л 8 1 - (0 , 5)2 , 

1 А. А. Л о м а к и н, Центробежные 1И! пропеллерНiые насосы, Машлиз, 1 950. 
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Часто влияние конечного числа лопаток определяют по ско
ростному коэффициенту k{'2и .  Связь kc2u и пл устанавливается 
<формулой 

k =�= 1 c2u с2и• 1 + nл 
Этот коэффициент определяется опытным путем и опытные дан

Nые систематизируются для различных типов насосов. 

·§ 9. ОСНО В Ы ТЕОР И И ПОДО Б ИЯ И КОЭФФ ИЦ И Е НТ БЫСТРОХОДНОСТИ 

НАСОСО В 

Сложный характер движения жидкости в насосах требует ши
·рокого применения экспериментальных данных и их обобщения. 
Часто приходится прибегать к моделированию или переносу данных 
известных образцов на вновь создаваемые насосы. Для этого долж
гны быть установлены условия геометрического, кинематического 

Фит. 58. ПодобНIЫе треугольники скО!Ростей. 

'И динамического подобия, вытекающие из общих законов подобия 
.движения реальных вязких жидкостей. 

Геометрическое подобие означает, что отношение сходственных 
геометрических размеров должно быть постоянной величиной для 
:натуры и модели. Строго говоря, должна моделироваться и величи
на шероховатости, т. е. для модели меньших размеров степень обра
ботки должна быть выше. Это на практике не всегда можно вы
-держать. 

Кинематическое подобие означает подобие поле� екоростей или 
·приближенно подобие треугольников осредненных скоростей. 

Динамическое подобие наблщдается при выдерживании посто
янными критериев подобия, в первую очередь, числа Рейнольдса. 
·Обычно насосы работают в области автомодельности, где величР-на 
гидравлических потерь определяется не числом Re, а относительной 
шероховатостью. Если относительная шероховатость постоянна, то 
достаточно геометрического и кинематического подобия. 

Существенным является классификация разнообразных конст- . 
,руктивно ВЫП9.fненных""'�сосов на группы согласно характерньN1 

-геометрических. размере&. 
У становим основные соотношения для подобных насосов, исходя 

из геометрического подобия и подобия треугольников скоростей. 
Подобие треугольников скоростей (фиг. 58) можно записать как 
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постоянство отноiПения скоростей натурного и модельного насосов 
(индекс «М» относится к модельному насосу) . 

w с и 
-- = - == - .  

с,. 
(54) 

Обозначим отноiПение любых геометрических размеров 1/lм = х. 
тогда 

и ш r n - = - - = х - . Uм lllw. Ги nм 
Расход пропорционален абсолютной скорости и проходиому се

чению Q = cF; а так как площадь определяется квадратом линейных 
размеров, то Q = const cl2• ОтноiПение расходов через колесо соот
ветственно равно: 

Q' с 12 з n --. = - 2 = х - .  Qм с,. /м 
n,. 

так как 

где 

с и n 
- = - -. х - . 
с,. Uм nм 

ОтiюiПение расходов через насос равно 

...!L
-

х
з 

_!!:__ � 

- ' Qм nм "'об.м 

Q = Q''r/aб• 

(55) 

Обычно f)об ::f"''об.м , так как соотноiПение зазоров может быть 
другим, чем соотноiПение геометрических размеров. Часто зазоры 
по абсолютной величине почти одинаковы у больiПих и у малых 
насосов. 

Пренебрегая разницей f)об и 1'J об.м и принимая за характерный 
размер насоса какой-либо диаметр, соотноiПение (55) записывают 
в виде 

или 

Q пз n 
Q .. = D� n,. 

�=_!;L = const. nмD� nDЗ 

Выдерживание этого условия постоянным обеспечивает кинемати
ческое подобие (т. е. подобие треугольников скоростей) ,  выражен
ное через параметры насоса. I(омплекс Q/nD23 носит название 
коэффициента расхода . . 
5 41 
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Напор пропорционален квадрату скорости. Это, например, сле
дует из уравнения Эйлера 

Нт = czuи2/g. 

Полагая C2u= ku, u2, получим 

так как H= Hт'fjr· 
Из формулы для 

2 
Нт u2 2 ( n )� 

-- - -
- х -Нт.ы - и�м -

nм ' 

Н 2 ( n )2 1Jr 
-- = х -- -- .  
Нм · nм 1Jr.м 

мощности насоса N8 = Q-rH 
751jн 

Nн Q Н У 1Jн.м = -- -- -- --

Nн.м Qм Нм lм "'/н 

После несложных преобразований получим 

Nн _ 5 ( n )З "( "'lмех.м 

--

-
х -

-

. 
Nн.м nм "(м "'/мех 

Полученные соотношения дают возможность : 

(56) 

следует 

(57) 

1 . Пересчитать данные испытаний модельного насоса на натур
ный насос по известному геометрическому соотношению, задаваясь 
при этом отношением чисел оборотов .,и считая в качестве первого 
приближения к. п. д. для модели и натуры равными. 

2. Рассчитать параметры насоса для других чисел оборотов по 
данным испытаний на одном числе оборотов . 

3. Определять для заданных Q и Н размеры и число оборотов 
насоса при известных размерах и параметрах модельного насоса.  
Найдем эти соотношения : 

и 
Н 2 ( n )2 "'lr 
Нм = х п.. "'lr.м 

Пренебрегая различием к. п. д. и деля второе уравнение на 
первое, получим 

QНм n 
-- = х -- ; QмН n,. 

х QnHы 

QмnмН 
(58) 
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Исключим х из соотношений для Н/Нм и Q/Qм. для чего возве
дем первое уравнение в куб, а второе - в квадрат и разделим одно 

на другое: 

откуда 

нз - 6 n6 • 

нз - х -6 • 
м пм 

Q2 - 6 п2 • -Q2 - х -2 • 
м пм 
нз Q� n4 
н з Q2 = -т ·  

м м 

п -(Qм нЗ/4 
-n - Q н3J4 . 1.1 . м 

Подставив (59 ) в (58 ) , поJiучим 

х = { � ( �у/4.· 

(59) 

(60) 

Введем понятие о коэффициенте быстроходности или удельном 
числе оборотов насоса. Это понятие позволяет разделить насосы, 
и вообще лопаточные машины, на  группы с различными геометри
ческими соотношениями. Коэффициентом быстроходности назы
вается число оборотов эталонного (модельного) насоса, геометри
чески подобного натурному, с тем же гидравлическим и объемным 
к. п. д., но с напором в 1 м и полезной мощностью в 1 л. с. 

Из соотношения (59) получим 

.. fQ н�4 
nм = n  v Qм НЗ/4 • 

Найдем расход через принятый эталонный насос 

N = QмНм1м 
Пlol 75 

1 = Qм1м . 
75 ' 

Коэффициент быстроходности обычно обозначают ns. поэтом'\ 
в дальнейшем будем писать п. вместо nм. 

5• 
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Зная заданные параметры Q, Н и n какого-либо насоса, найдем 
его коэффициент быстроходности как число оборотов модельного 
(эталонного) насоса 

n = n _VQ ..... .. f т .. n VQ (61 ) s V 75/т .. н�'4 V 75 Н314  • 

В общем случае коэффицИент быстроходности зависит от 
удельного веса жидкости, применяемой в модели. 

Если рабочей жидкостью модельного насоса является вода, 
удельный вес которой "( =· 1 000 кг/м3, то окончательное выражение 
для n.г будет 

где 
Q в м3fсек; 

Н в м; 

n8, n в об/мин . 

(61 , а) 

Из формулы для ns следует, что чем больше расход через насос 
и чем больше число оборотов, тем ns больше. Наоборот, увеличение 
напора приводит к уменьшению ns. 

При разных выходных параметрах Q, Н и n равенство значения 
ns обеспечивает одинаковые геометрические отношения для колес 
насосов. В этом и заключается смысл введения понятия о коэффи
циенте быстроходности. 

При заданных Н и Q геометрическая форма колеса в значитель
ной мере определяется числом оборотов. По известным значениям Q, 
Н и n натурного насоса находим ns - число оборотов модельного 
насоса, для которого Н= 1 м, N11= 1 л. с. Так как за рабочее тело 
этого насоса всегда принимают воду, то расход через него 
Qм = 0,075 м,3fсек. При заданных величинах напора и расхода гео
метрические соотношения этого модельного насоса будут однозначно 
определяться его числом оборотов. Числу оборотов модельного 
насоса nв отвечают вполне определенные геометрические соотно
шения для колеса насоса, а так как натурный насос подобен мо
дельному, то геометрические соотношения натурного насоса будут 
такими же, как у модельного. Следовательно, насосы с различными 
параметрами Q, Н и n могут сравниваться и группироваться, исхо-
дя из n8 по геометрическим соотношениям. • 

Найдем связь коэффициента быстроходности с геометрическими 
размерами колеса насоса . Пренебрегая толщиной лопаток, расход 
через насос выразится через геометрические размеры входа в кодесо 
так: 
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Из входного треугольника скоростей (см. фиг. 29) при Ctu= O  
и t= O следует: Ctт= ut tg �tл· Подставляя это соотношение в фор
мулу для расхода , по111учим 

Q' =-1tD1b1и1 tg �tл • 
Выразим напор насоса через геометрические параметры колеса. 

н н Нтоо = т"'lr = "1/r; 1 + nл 

о н U2C2u 
при С111 = т .. = -- , следовательно, g 

Н = и2с2u 
1 + nл "11r • 

Из выходного треугольника скоростей (см . фиг. 34) следует, что 

C2u =- U2 - C2m ctg �2л• 
откуда ·н -= и2 (u2 - С2т ctg �2л) "1r 

• 

1 + nл 

Учитывая, что 

Q' 1tDtb tU t  tg �!Л 
с2 = -- = _ __,_,,__._�� 

m 7r.D2Ь2 7r.D2b2 

и подставляя развернутые выражения для Q' и Н в формулу n,, 
после некоторых преобразований получим 1 

Dt ,. f .!!.._ tg Рtл ( 1
. 
+ nл)314 

ns = 3,65 60_ (L)З/4 02 v D2 (62) 
V 1r. "1r . [ 1 - (  Dt )2� tg P tл  ]З/4 

D2 ь2 tg �2л 

Формула (62 ) устанавливает связь коэффидиента быстроходно
сти с геометрическими р�эмерами колеса насоса, вернее, с их отно
шениями. 

Проследим связь геометрических отношений и .пв. 
�. увеличивается при : 
1 )  увеличении D1/D2; 
2) увеличении b 1/D2;  
3 )  увеличении �tл; 
4) уменьшении �2л; 
5)  большем nл, т. е. меньшем числе лопаток и меньшей их рабо

чей поверхности. 

1 К. П ф  л е й д е р  е р, Центробежные и пропелле;рные насосы, ОНТИ, 1937. 
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На фиг. 59 показаны геометрические формы меридионального 
сечения колес, имеющих различный коэффициент быстроходности. 
На ней видно, как меняется геометрическая форма колеса при уве
личении n8• При малых п. - тихоходные колеса, межлопаточный 
канал колеса узкий и длинный. С увеличением п. канал уширяется, 
диаметры входа и выхода сближаются между собой и колесо посте
пенно из радиалJ>ного превращается в диагональное, а при дальней
шем увеличении �. - в колесо осевого типа. Основной смысл вве-

Центроrfежньtе насосы колесо колесо 
Tuxoxodнoe Нормальное Быст�nохоt!ное аиагональноzо пропеллернаго 

колесо колесо к песо насоса насоса 

(j 
ь 

цЩ �#J � ��J 
n 5= 40+80 n s = BO ..,.fSO ns = 150 + 300 n5=JOiJ+600 ns=600,..f200 

D2/D0 >= 2,5 Dz/D0:::2, 0  JJ2/D0�!,8+ 1, 4  D2 /!J'o�f,2+1, 1 D2 /Il0.,.0, 8 

ФИII'. 59. Меридиональные сечеНJИя колес при раЗJIIИчных коэффициентах бЫСТРО·ХОДООСТИ. 
дения коэффициента быстроходности заключается в том, что он 
·позволяет классифицировать насосы по геометрической форме. 

Приведем для примера · возможные значения коэффициентов 
быстроходности для насосных систем ЖР Д. 

При числе оборотов . n = 4000 об/мин, Q =  1 0() л/сек. и напоре Н = 500 м �  составляет 42,7. При числе оборотов n = 20 000 об/мин, 
Q = 5  л/сек. и напоре Н= 500 м ns составляет 49,5. 

Коэффициенты быстроходности насосов ЖР Д обычно меньше 
1 00. Таким образом, насосы ЖРД имеют тихоходные колеса или 
колеса средней быстроходности. Это определяется соотношениями 
заданных параметров Q, Н и n. 

Насосы низкой и средней быстроходности хорошо изучены в тех
нике и многие опытные данные и конструкторский опыт, накоплен
ные по этим насосам, могут быть применены в насосах ЖР Д, отно
сящихся к этим же классам насосов .  

В техJШЧеской литературе моЖIНо встретить значен.ия n8 , ВЫ!Раженные через 
а���rлийс101е и американские единицы <Измереl!lия. Для сведения приведем фор-
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м.улы пересчета. При подста.новке в формулу ДJIЯ ns объемного оасхода в ан
глийских галлонtЗх в минуту, а наnора в футах получим 

ns авгл = 12 , 93ns 

( английский галлон = 4 ,546 л, фут = О,ЗО5 м) . При подстановке в формулу для n s 
объемного расхода в американских галлонах в минуту, а напора в футах (аме
риканский галлон = 3,785 л) , получим 

ns амер = 1 4 , !5ns. 

Обычно применяемое понятие о коэффициенте быстроходности 
как о числе оборотов эталонного насоса, потребляющего полезную 
мощность 1 л. с. при напоре в 1 .м, не является удачным, так как 
коэффициент быстроходности в этом случае зависит от удельного 
веса рабочей LКидкости модельного насоса и приходится искусствен
но оговаривать. что такой LКидкостью является вода. Такое понятие 
коэффициента быстроходности слоLКилось исторически, так как он 
впервые был применен для гидравлических турбин, для которых 
величина выдаваемой мощности является определяющей величиной. 
Более правильно было бы принять за коэффициент быстроходности 
насосов число оборотов эталонного насоса , развивающего напор 1 .м 
при расходе рабочей LКИдкости 1 .м3/сек. Обозначим число оборотов 
т2кого эталонного насоса n.s'. 

Из предыдущего следует, что 

n' = n  = s м 
n VQ 
нзt4 

и п: не зависит от удельного веса LК идко сти модельного насоса .  
При работе модели на воде связь ns и п: легко устанавли

вается : 

Вообще, rь, не является критерием подобия и по формальному 
признаку (имеет размерность об/мин) и по существу. так как не 
определяет полностью характеристик насоса. Равенство коэффици
ента быстроходности еще не означает идентичности всех пеказате
леИ насоса, например , коэффициента полезного действия. Так 
п. = 200 моLКет иметь низкооборотный малонапорный насос (n= 
= 1 500-2000 об/мин и Н= 1 5-20 .м) и высокооборотный высокона
порный насос ( n=20 000 об/мин и Н= 600-700 .м) . Гидравличе
ские напоры и к. п. д. могут быть существенно разными у этих насо
сов , так как опыт показал, что гидравлические потери в колесе 
сильно зависят от угловой скорости вращения 1 . 

1 Р. Г. П е р  е л ь  м а н, В. И. П о  л и к о в с к и й , Гидравлическое сопро
тивление п;рямолtИ•нейных каналов в поле центробежных сил, �аткое сообще
ни е ОТН АН СССР, .N'2 10. 1958. 
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Однако коэффициент быстроходности в известной степени ха
рактеризует многие свойства насоса и позволяет предварительно 
оценить по заданным параметрам геометрические соотношения 
колеса и порядок величин некоторых коэффициентов, как например 
'YJciS, 'УJмех и проч. 

Коэффициент быстршюдности может быть выражен через ши
роко применяемые в насосостроении безразмерные коэффициенты : н 
коэффициент расхода q = Q!nD23 и коэффициент напора- ф = -2 -. 

и2fg 
Подставив в формулу для п,. напор и расход, выраженные через 
эти коэффициенты 

и представив n в виде 

получим 

и окончательно 

u2 
Н= ф -2 , Q = qnD� 

g 

ql/2 n.s=A Фз/4 " 

(63) 

(64) 

Следовательно, только при заданном q коэффициент быстроход
ности п. определяет коэффициент напора ф .  

При особенно больших расходах ns может получить большие зна 
чения. Для того, чтобы приблизить форму проточной части к формам 
насосов умеренных nв, целесообразно применять колесо с двусто
ронним входом в насос. Коэффициент быстроходности будет одина 
ков при расходе у насоса с двусторонним колесом в 1 ,4 {V2> раза 
больше, чем у одноступенчатого насоса. 

§ 10. ПОДВОДЯЩ И Е  УСТРОЯ СТВА 

Подводящие устройства служат для подвода жидкости с опреде
ленной скоростью и определенным направлением к колесу насоса. 
Они должны удовлетворять следующим требованиям : 

1 )  обеспечивать осесимметричный подвод жидкости к колесу с воз
можно· более равномерным распределением скоростей ; 

2 )  обеспечить изменение скорости до величины, рекомендованной 
для входа в насос, равной 5+ 1 О м/ сек; 

3 ) иногда обеспечивать нужное направление скорости, например. 
создавать «закрутку» жидкости как антикавитационное средство ;  
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4 )  иметь минимальную величину гидравлических потерь. 
Исходя из этих требований, подводящее устройство обычно 

перед выхо:л.ом имеет конфузорный (сужающийся) участок, где: 
происходит повышение скорости на 15- � ,  20 % .  Это приводит к меньщи

б
м гидр

u
авличе- Е / 1 

ским потерям, так как на  ольшеи части :r1· подводящего и всасывающего устройства 
_ -- -=-н-жидкость движется с меньшими скоростями _ �. 1 по сравнению со скоростями на входе в на - а) \ 1 сос. Кроме того, в ускоряющемся потоке L.1 

равномернее поле скоростей и поток более 
устойчив при переменных по расходу режи
мах (меньше возможности отрыва потока ) .  

Различают три вида входящих устройств 
( фиг. 60) : 

а )  конический прямой патрубок; 
б) Iюленообразный входной патрубок; rf) 
в )  спиральный входной патрубок ( фиг. 14 Фиг. 6О. Входные устрой-и фиг· 6 1 )  . ства центvобежных насо-
С точки зрения осесимметричного под

вода и равномерного распределения скоро-
сов. 

стей, _ наиболее целесообразен прямой конический патрубок, но. 
конструктивно он неудобен, так как требует консольного располо
жемня насоса и поэтому в ТНА ЖР Д применяется редко. 

г J 2 
1 t r  1 1 1 ���� 

Фиг. 6 1 .  Спиральный входной патрубок центробежного насоса. 

Коленообразный патрубок, хотя и не обеспечивает равномерногО> 
распределения скоростей. конструктивно прост и часто применяется: 
в турбонасоевых агрегатах. 
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Наибольшее распространение имеет спиральный патрубок. 
Оптимальное соотношение размеров подобного патрубка приведено 
на фиг. 6 1 1 •  

В кольцевой части патрубка, охватывающей колесо, целесооб
'разна постановка радиального ребра, которое будет препятство
-вать созданию осевого вихря на входе в колесо. 

Опыты МАИ показали, что форма входа мало влияет на кави
тационные и ыапор}Jые характеристики насоса 2• 

§ 1 1 . ОТВОДЯЩ И Е  YCTPORCTBA 
Отводящие устройства служат для сбора жидкости, выходящей 

из колеса , направления ее в систему и иреобразования при этом 
•кинетической энергии потока в энергию давления, т. е. преобразо
-вания динамического напора в статический. Это необходимо пото
му, что поток на выходе из колеса имеет скорость 50-:- 100 м/сек, 
'Т. е . обладает большим динамическим напором, а для системы 
питания ЖР Д требуется большой статический напор (обычно 
300-:- 600 .м) и малая скорость жидкости на выходе из насоса (по
рядка 6-:- 12  м/сек) . Большие скорости движения жидкости в систе
ме приведут к большим гидравлическим потерям и гидравлическим 
ударам при действии элементов автоматики. 

Располагаемая энергия для преобразоnания в статический напор 
в отводящем устройстве равна 

или 

2 

н = свых дин 2g 

(65) 
тде Свых - скорость на выходе из насоса, которой задаются, исходя 

из требований системы питания двигателя. 

При обычных для насосов �2л=20-:-400 Рк = О,6-:-0,8. Следова
"Тельно, динамический напор составляет 20-:-400/о от всего теорети
ческого напора насоса, 

HJJJn�= (0,2-:-0,4) Н т .  

К: отводящим устройствам предъявляются следующие требо
'Вания : 

1 .  Преобразовать кинетическую энергию потока жидкости в ста
'ТИЧеский напор с минимальными потерями ; 

2. Обеспечить симметричное относительно оси поле скоростей 
и давлений, создав условия для установившегася относительного 
.движения жидкости через колесо. 

1 А. А. Л о 1'4 а к и н, Центробежные и пропеллерные насосы, Машгиз, 1 950. 
8 Б. В. О в с я н н и к о в, В. Ф. Ч е б а е в с к и й, Некоторые результаты 

еrспыташй высокооборотных центробежных насосов, Известия Высшей школы . 
.серия «Авиационная техника», .N"2 2, 1 958. 
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Второе требование следует понимать в том смысле, что отво
дящее устройство не должно искажать поле скоростей и давлений 
установившегася течения через колесо. Поясним это на примере, 
который приводится в упоминавшейся выше книге Ломакина. 
В многоступенчатом насосе обратные каналы получились разных 
�ечений, с одной стороны уже на 40%, чем с другой. Гидравличе
ские потери в суженном канале, обусловленные повышением ско
рости потока, составили всего 110/о от напора насоса. а к. п. д. насо
�а снизился на 1 0 %  ( с  64 % до 54 % ) .  Когда все каналы были сде
ланы постоянного сечения, к. п. д. увеличился до расчетной вели
чины. 

3. Отводящее устройство должно иметь минимально возможные 
размеры; 

4 .  Конструкция отводящего устройства должна обеспечить про
стоту и дешевизну его изготовления и, что важно, хотя не всегда 
nрактически осуществимо,-внутренние каналы должны быть хоро
шо обработаны. Как правило, отводящие устройства изготовляются 
.литьем. При этом для получения высокого к. п. д. отводящего уст
ройства целесообразно внутренние поверхности после литья зачи
стить, что может увеличить напор на 10- 1 519/о. 

Отводящие устройства в одноступенчатых насосах (обычных для 
ЖР Д) почти всегда выполняются как диффузорные (в многосту
пенчатых насосах они часто играют роль направляющего аппарата 
для следующей ступени) . 

В настоящее время в центробежных насосах применяются раз
личные виды отводящих диффузорных устройств (см. фиг. 17) . 

Насосы ЖР Д, как правило, имеют спиральный и конический 
диффузор. Но в отдельных случаях конический диффузор может 
получиться с очень большой степенью уширения (отношение вы
ходной площади к площади входа) . Потери в нем будут велики. 
В этих случаях непосредственно на выходе из колеса располагают 
кольцевой безлопаточный или лопаточный диффузор. Кольцевые 
диффузоры приводят к увеличению радиального размера насоса, 
что всегда нежелательно. 

При тех же радиальных размерах лопаточный кольцевой диф
фузор по сравнению с безлопаточным преобразует скоростную энер
гию в энергию давления с большим к. п. д. , но технологически лопа
точный диффузор сложнее. 

Течение жидкости · на выходе иэ колеса (без учета потерь) 
Рассмотрим абсолютное течение жидкости на выходе из колеса. 

Это течение будем считать симметричным относительно оси. 
Абсолютную скорость на выходе из колеса сз легко определить 

по ее со·ставляющим сзт. и Сзu из треугольника скоростей (фиг. 62) 

с3 == V c�m + с�и • 
(66) 

где Сзu находят по теоретичесК!ому напору Нт . 
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В общем случае 
Н = Сзии2 - СоиU t  

т g 
. 

Обычно при расчете центробежных насосов полагают Сои = О. 
Тогда 

с - gНт . з" - -- , 
u2 

(67) 

Сзт находят из уравнения неразрывности 

Сзт =  Q (68) 
2тrr2b2 

� Как правило, с3и значительно 
� больше с3.,.. Поэтому диффузоры, 

в основном, служат для торможе
ния окружной составляющей ско
рости с3и на выходе из колеса. 

Фиг. 62. Треугольник скQростей н а  

Покажем, что при свободном 
движении жидкости на выходе из. 
колеса в плоском кольцевом про
странстве, ' образованном парал
пельными стенками, жидкость бу-

выходе иэ колеса н асоса.  цет двигаться с уменьшением с.,. 
и Си. Торможение с". достигается 

увеличением проходиого сечения по мере увеличения ра 
диуса 

Cm = Fзт 
= 

2тrr3b3 
Сзт Fm 2ttR b 

(69) 

о ь ь Cm rз ' 
тсюда при 3 = отношение -- = - ,  т. е .  меридиональная 

Сзт R 
составляющая скорости движения жидкости на выходе из колеса 
меняется обратно пропорционально расстоянию от о<;и. 

Зависимость окружной составляющей скорости Си и текущего 
радиуса R при свободном течении жидкости по выходе из колеса 
центробежного насоса устанавливается из закона сохранения мо
мента количества движения при свободном движении. Для каждой 
элементарной частицы жидкости dm можно записать 

dm (c"R- cЗurз) = О . 

11зменение момента количества движения относительно оси 
равняется нулю при отсутствии силового воздействия на жидкость, 
т. е. при свободном движении ее; отсюда 

(70) 
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·Следовательно, окружная составляющая скорости жидкости, выте
кающей из колеса центробежного насоса, изменяется обратно про-
порционально расстоянию ее от оси вращения так же, как и мери
диональная составляю
щая (см. фиг. 63) . Давле
ние жидкости, текущей 
между плоскими стенками 
после колеса, будет воз
;растать по радиусу в силу 
торможения скорости 
жидкости при увеличении 
расстояния от оси враще-

1IИЯ. Таким. образом, плос
кое кольцевое простран 
ство, образованное боко
·выми стенками корпуса на 
выходе из колеса, пред
ставляет собой диффузор

Ceveнue по а а 

Фиг. 63. Распределение давления и скоростей 
no !Радиусу безлопаточНJоrо кольцевого диффу

зор а. 

ное устройство. Обычно такой диффузор называется плоским 
кольцевым безлопаточным диффузором. 

Безлопаточный кольцевой диффузор 

Определим траекторию жидкости при свободном движении, т. е . 
при движении в плоском безлопаточном диффузоре. Рассмотрим 
движение частицы жидкости, вышедшей из колеса, при по

Фиг. 64. I( определению траектории движе
ния жидкости 111а выходе из колеса. 

мощи полярных координат 
(фиг. 64 ) . Траектория части
цы жидкости изобразится 
пекоторой кривой. В какой
то момент времени частица 
жидкости займет положение, 
характеризующееся точкой а 
на траектории. Угол между 
радиусами, проведеиными 
через точку а и точку g на 
чала  траектории, обозначим 
ер. В точке а частица жидко
сти имеет скорость Са (со
ответственно составляющие 
Cau и Cam) . Через бесконечно 
малый промежуток време-
ни dt частица займет поло

жение, характеризуемое точкой 6. Радиус, проведенный через точ
ку 6, отстоит от радиуса Оа на угол dcp. Можно считать, что беско
нечно малый треугольник а6в подобен треугольнику скоростей со 
СТОронами Са, Cau И Cam· 
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Тогда 

или 
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Cam бв -- = -
Cau ва 

Cam dR t 
- = -- = g a . 
Cau Rd'f а (71 ) 

Нетрудно показать, что tg aa= tg аз , так как tg аз равен отноше
нию сзт!/Сзи, а отношение caJm/cau= tg аа. Отношение Cm/Cu при сво
бодном движении частицы остается постоянным. Это следует из 
соотношений : Cu/Cзu= rз/R и с.,!;/сзт= Г3/R.  Следовательно, угол на
клона траектории жидкости при ее свобо:дном движении в кольце
вом пространстве при неизменной ширине остается постоянной 
величиной. 

Заменив в уравнении (7 1 )  tg аа на tg аз, получим 
dR -- = tg a3 • 
Rd" 

Отсюда запишем дифференциальное уравнение траектории дви
жения жидкости в плоском кольцевом безлопаточном диффузоре 

dR 
- =tg a3d'f. (72) Rd'f 

Интегрируя уравнение в пределах от rз ( соответственно <р = О) 
до текущих значений R и <р, получим 

ln R- ln r3 = tg цр; 
R ln - = tg цp; rз 

R = r3etg a.,rp . (73) 

Уравнение (73) представляет уравнение в nолярных координа
тах логарифмической спирали, проходящей через точку <р = О  
и R = rз. 

Таким образом, линия тока свободного движения жидкости, 
вытекающей из ко.леса центробежного насоса в плоское кольцевое 
пространство - безлопаточный диффузор, представляет логарифми
ческую спираль. 

Безлопаточный кольцевой диффузор не. применяется в насосах 
как основное диффузорное устройство, так как для значительного 
повышения давления в нем требуются большие радиальные разме
ры; кроме того, течение. жидкости в безлопаточном кольцевом диф-
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фузоре сопровождается значительными гидравлическими потерями 
ввиду большой длины пути, по которому проходит частица жидко
сти при очень пологой траектории - логарифмической спирали 
с малым углом наклона. Углы аз малы и не превышают 1 5-20°. 
Однако такой диффузор часто применяется в сочетании с другими 
видами диффузорных устройств. Практически он выполняется 
в виде радиального зазора между колесом и основным диффузор
ным устройством - спиралью или лопаточным диффузором. Радиус 
начальной окружности спирали или лопаточного диффузора  обыч
но отстоит от радиуса наружного диаметра колеса на (0,03+0,06) r2. 

Спира.льный диффузор 

Спиральный диффузор широко применяется в центробежных 
насосах. В основном он играет роль сборника жидкости, вытекаю
щей из колеса насоса. При этом из условия получения минималь
ных потерь очертание наружной стенки спирали должно совпадать. 
с направлением линий тока жидкости, движущейся от колеса в сво· 
бодном потоке. Наружная стенка диффузора не должна оказывать. 
возмущающего действия на поток. 

Как известно, свободное инерционное круговое движение подчи
няется закону cuR = const. 

Проходвые сечения спирального диффузора определятся прн 
этом заданным расходом и изменением скорости по закону сиR = 

= const. Доnолнительного увеличения сечения для преобразования 
скоростной энергии Cu,2/2g в энергию давления (геометрический 
диффузорвый эффект) , как правило, не делают, так как это приво
дит к большим дополнительным потерям. Некоторое повышение 
давления в спиральном диффузоре будет все же иметь место за 
счет торможения скорости. Окружная составляющая скорости тор
мозится при переходе струй на большой радиус. Меридиональная 
скорость гасится также за счет перехода струек на болыпие ради
усы и за счет расширения поперечного сечения спирали в тех слу
чаях, когда боковые поверхности спирали выполняются уширяю
шимися. 

Если в выходном сечении спирали средняя скорость (при равно
мером поле скоростей ) имеет значение С4, то повышение давления 
найдется по уравнению Бернулли 

Примем, как это обычно делается, что расход жидкости через эле
мент дуги выходной окружности колеса пропорционален углу охва
та этой дуги. Обозначим Qrp - расход через дугу аб (фиг. 65) 
окружности, описанной радиусом rз 

Qrp = _!_ Q .  (74) 
2� 
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Здесь q> - угол охвата дуги аб, Q - весь расход, поступающий из 
колеса в спираль. 

Расход через элементарное сечение df= bdR (см .  внизу слева 
<фиг. 65}..,обозначим dQ, . 

rtJ/l 

Фиг. 65. Спиральный диффузор с трапециевидным поперечным 
сечением. 

'Выразим с,. через циркуляцию вокруг колеса Гз.  
с - l!i_ .  dQт = dRЬГз • 

" 21tR ' ,. 21tR 

'Расход череЗ все сечение 
· б б' также равен Q, .  

Rc Rc 
Q _5 dQ _ rз 

S 
ЬdR 

, - , - - . 
21t R 

r, 

JlОДСТаВИВ ИЗ (74) выражеНJil'е ДЛЯ Q,, ПОЛУЧИМ 

(75) 



§ 11 .  Отводящие устройства 8 1  

Отсюда получим связь текущего угла ер и геометрических пара
метров Ь и Rc : 

Rc 

ер = � 5 h�R . (76) 
r, 

Эта формула является основной расчетной формулой для про· 
ектирования спирального диффузора при принятом допущении, 
что стенка спирали совпадает с линией тока жидкости при ее сво
бодном движении. Этот метод расчета называется методом расчета 
по закону cuR. = coпst. 

Форма поперечных сечений спиралей, рассчитанных, исходя из 
cuR. = coпst, может быть различной. Наиболее простым спиральным 
диффузором является спираль прямоугольного сечения с парал
лельными стенками, т. е .  постоянной ширины. Закон очертания 
наружной стенки спирали получим из формулы (76) . 

Вынесем Ь = Ьз за  знак интеграла 
г ь 

ер = � ( ln Rc - ln r3) ;  Q 
ln  Rc = ер  _9_ . 

'з ЬзГз 

Учиты вая, что Г3 = 21tr3C311 

и 
получим 

Q 
_....:....__ = Сз��� · 27tr3h3 

_g__ _ Сзт - tg N .  - -- - "'3• Гзhз Сзи 

Rc = eч> tg a., ; Rc = rзe'�' tg a. , .  
rз 

Уравнение для наружного радиуса спирали постоянной ширины 
и прямоугольного сечения представляет уравнение логарифмиче
ской спирали [см. (73 ) ]. Этого и следовало ожидать, так как мы 
исходили из допущения, что наружная стенка должна быть очер 
чена по линии тока свободного потока жидкости в отводящем уст
ройстве, а линией тока жид1юсти, вытекающей из колеса и движу
щейся между параллельными боковыми стенками, будет логариф
мическая спираль, как это было показано ранее. 

Ширина спирали выбирается исходя из ширины колеса. Шири
на спирального диффузора (фиг. 66) , а для диффузоров непрямо
угольного сечения - ширина входа, может быть больше или мень
ше ширины колеса с учетом толщины боковых стенок, но всегда 
больше ширины проточной части колеса. Торцовые поверхности 
боковых стенок колеса целесообразно закрыть кожухом, т. е. еде-

6 41  
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лать ширину спирали меньше, чем ширина колеса с учетом толщи
ны стенок; размещение торцов в потоке приведет к появлению ви
хревых зон в области, затененной торцовыми поверхностями. Зато 
при ширине спирали большей общей ширины колеса используется 
энергия струй, сбегающих с боковых поверхностей в спираль, если 
их средняя окружная скорость и2/2 превышает сзи. 

В последнее время в насосостроении имеется явная тенденция 
выбирать более широкие входы в спиральный диффузор, особенно 
для малых �2л, чтобы использовать энергию струй, сбегающих с бо

а) 

ковых поверхностей. 
В этом случае (фиг. 66, а)  Ь3 

выбирают по формуле 

bз = bi+D,05D2. (77) 
В случае узкого входа в спираль 

(фиг. 66, б) Ь3 выбирают по фор
муле 

Фиг. 66. УзК'Ий (а) и широкий (б)' 
входы .в еnиральный диФФtvзор. Поперечное сечение спирали мо

жет быть круглым, трапециевидным, 
сегментным и т. п. Наибольший к. п. д. получают при трапецие
видной закругленной форме сечения (см.  фиг. 65) . 

Помимо спиралей, рассчитанных, исходя из закона с ,д = const, 
в практике насосостроения распространен метод расчета спираль
ного диффузора ,  исходящий из предположения постоянной скорости 
Ccn = const во всех радиальных сечениях• спирали. Метод получил 
широкое распространение ввиду его простоты. Предположение по
стоянства скорости означает пропорциональность проходиого ради
ального сечения только величине расхода , который, в свою очередь, 
меняется пропорционально углу охвата. 

Изменение скорости при переходе на больший радиус, которое 
должно получиться, исходя из закона постоянной циркуляции, при 
данном методе не учитывается. В основании подобного допущения 
лежит экспериментальный факт, заключающй:йся в том, что дейст
вительная картина ·скорости потока в радиальном направлении. 
вследствие турбулентного трения не соответствует картине скоро
стей при течении с постоянной циркуляцией (см.  Си т на  фиг. 65) ;  
турбулентность выравнивает скорости по сечению спирали (см.  
пунктирную кривую с .,  на фиг. 65) 1 •  Выравнивание скоростей п о  
сечению приводит к выравниванию скоростей по длине спирали. 
Следовательно, в действительности в спиралях, рассчитанных по 
c..R = const, при изменении радиуса средней линии спирали средняя 

1 Г. Н. А б р а м о в и ч, В. И. П о л 1 ИJ  к о в с к и й, Экспе.риментальная nро
верка осно.вных доnущений расчета сnиральных кожухов центробежных нагИJе
т.ателей и венти.1ягоров, Тр,уды ЦАГИ, выn. 328, 1 937. 
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величина с,. уменьшается медленнее, чем это следует из закона 
c..R = const. 

Повышение давления по длине спирали также будет меньшим, 
чем в случае постоянства c,.R. 

В спиралях, у которых проходвые сечения выбраны из условия 
nостоянства средней скорости по спирали, давление по ее длине 
остается примерно постоянным. 

Физическому смыслу процесса наиболее близко соответствует 
метод расчета П . И. Дима: нта \ которы й исходит из закона 
cuRIJ == const, где O < cz <  1 . 

Коничrеский диффузор 

Основное торможение скорости осуществляе1 ся в коническом 
диффузоре. На его долю приходится 80-850/о динамического на
пора, преобразуемого в статический напор в отводящих устройст
вах. Конический диффузор выполняется в виде уширяющегося па
трубка переменнога сечения. Входное 
сечение его соответствует форме сече
ния сnирального диффузора ,  а выход
ное обычно выполняется круглым, так 
как конический диффузор непосред
ственно стыкуется с нагнетающим тру
бопроводом. Степень уширения кониче
ского диффузора характеризуется 
углом раскрытия "l · При прямоуголь- �--- fcf55 ном сечении, когда расширение идет в r 
одной плоскости, угол раскрытия река- с" • 

мендуется выбирать не больше 10-;- 1 2°, 
----при расширении в двух плоскостях -

6+8°. Круглые участки могут иметь 
угол раскрытия 8-;- 1 1°. Фиг. 67. Схема конических дiИФ· 

Большие углы раскрытия приводят Ф:vзоров. 

к большим потерям ,  связанным с отры-
вом пограничного слоя. А. А. Ломакии рекомендует ограничивать 
та кже длину конического диффузора, чтобы отношение длины ко
нуса к диаметру входного сечения было не больше 2,5-;-3. ПрИ 
больших потребных степенях уширения он указывает на целе
сообразность применения ступенчатого диффузора с внезапным 
расширением (фиг. 67) . Подобный диффузор будет иметь меньшие 
потери, чем длинный конический диффузор. 

В насосах ЖР Д применяются большие степени уширения, так 
как значения выходной скорости из спирали С4 велики и могут до
стигать 60-80 м/сек. Средняя скорость в выходном сечении спи-

1 П. И. Д и м а н т, Расчет спирального кожуха центробежных вентиляторов 
и насосов,  Научные доклады высшей школы, «Энергетика», 1 959, N� 2. 

б* 
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рали (входном сечении конического диффузора )  найдется по ве
личине расхода и известной величине сечения /4 ; c4 = Q/f4. 

Скорость С5 в выходном сечении конического диффузора опре
деляется по степени его расширения 

cs 14 
-;;= �; ·  

Если после коническо·го диффузора cs окажется недопустимо 
большим {бмьше 1 0+ 1 5  м/сек) ,  то применяют ступенчатый кони
ческий диффузор, либо ставят лопаточный диффузор на выхо�е из 
колеса. Лопаточный диффузор обеспечит дополнительное торможе
ние потока еще до конического диффузора. Установка лопаточного 
диффузора является вынужденной мерой и, вообще говоря, не яв
ляется желательной ввиду конструктивного усложнения насоса .  

Кольцевой лопаrочный диффузор 

Кольцевой лопаточный диффузор выполняется в виде ряда ка
налов, образованных лопатками, установленными в кольцевом про
странстве между плоскими боковыми стенками (фиг. 68) . 

' 

1 ��� 

�---=Dз'-----L ..._.._.._�4 
Фи;г. 68. Схема лопаточного диффузора.  

В каналах лопаточного диффузора струя жидкости отклоняется 
от траектории свободного движения по логарифмической спирали. 
Траектория у частиц жидкости получается более крутой .  При том 
же радиальном перемещении окружная составляющая скорости 
в лопаточном диффузоре уменьшается больше, чем в безлопаточном. 
Уменьшение Cv. в основном и обеспечивает торможение потока , так 
как Cm, вообще, сравнительно мало. 

Профиль _лопатки (см. фиг. 68) выбирается так, чюбы vгм а4 
был больше угла аз, определяемого наклоном скорости к окруж
ному направлению, т. е. свобо�ным током жидкости. Межлопаточ
ный канал при этом получается расширяющимся, угол расширения 
не должен. превышать 8+ 1 0°. 
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Без учета влияния толщины лопаток степень уширения лопаточ

ного диффузора равна (см. фиг. 68) 

F4 1r.D4b4 s in а4 
F3 

= 
1r.D3b3 s in а3 • 

В каналах лопаточного диффузора торможение скорости осуще
ствляется ири более коротком пути частицы жидкости, чем в без
лопаточном кольцевом диффузоре; поэтому гидравлические потери 
лопаточного диффузора меньше, чем безлопаточного кольцевого 
диффузора. 

Число лопаток обычно составляет 5- 1 2. 
Установка лопаточного диффузора усложняет конструкцию на

соса, но в отдельных случаях его применение желательно и с кон
структивной точки зрения. Лопаточный диффузор может обеспе
чить- большую жесткость и прочность корпуса насоса при тонких 
стенках. 



Глава 1/l 

КАВ ИТАЦИЯ В ЦЕ Н ТРО Б ЕЖН ЫХ НАСОСАХ ЖРД 

§ 1 . ОСНОВН ЫЕ ПО НЯТИЯ 

Кавитация (от латинского слова cavitas - пуетота ) - процесс 
образования паровых пузырьков в зоне минимального давления I� 
последующего уничюжения их в зоне повышенного давления, про
исходящий в ограниченной области жидкости под влиянием гидро
динамических воздействий. Возникновение кавитации может при-; 
вести к двум основным отрицательным последствиям : 1 )  срыву ре
жима работы машины - резкому снижению , основных выходных 
параметров и 2) эрозионному разрушению рабочего органа ма
шины обычно при длительной работе на к.авитационном режиме. 

Впервые с явлением кавитации как серьезной проблемой столк
нулись в конце XIX века при создании быстроходных военно-мор
ских кораблей. При увеличении оборотов гребных винтов наблю
дашrсь: ухудшение тяговых свойств, вибрации, передающиеся кор
пусу корабля, поломки винтов и отдельных деталей судна. 
Исследование гребных винтов показала, что при определенных чис
лах оборотов в жидкости, обтекающей лопасти винта , образуются 
пустоты, заполненные паром и выделившимен из воды газом. Нали
чие разрывов струи жидкоети, пустот, заполненных парами жид
кости и газами, выделившимиен из жидкости,- вот, что характери
зует явление кавитации. 

В гидравлических системах возникновение кавитации связано 
с падением давления в жидкости при увеличении скорости ее дви
жения. Наиболее легко наблюдать явление кавитации в прозрач
ных трубах Вентури. При увеличении расхода через трубу (фиг. 69 )  
в узкой чаети возникают пузырьки сначала у етенок, а затем во 
всем объеме жидкости, находящейся в суженной части. Паравые 
пузырьки образуются вс.11едствие того, что при давлении жидкости, 
меньшем давления паров, температура жидкости превышает тем
пературу кипения и жидкость располагает необходимым теплом 
для испарения. Происходит интенсивное парообразование. В паро
вые включения устремляется также растворенный в жидкости газ, 
например воздух. При пере.мещении паровых пузырьков в раеши
ряющуюся часть трубы, в обJiасть повышенного давления, проис-
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ходит интенсивная конденсация пара, так как давление в жидко
сти существенно превышает давление парообразования для данной 
температуры. Вследствие мгновенного освобождения объема, за 
нимаемого паром, жидкость устремляется внутрь этого объема с 
большой скоростью. При этом происходит местный гидравлический 
удар.  Совокупность гидравлических ударов о стенки приводит по
степенно к эрозионному разрушению материала. 

В центробежных насосах кавитация возникает при небольшом 
давJiении · на входе (при большой глубине всасывания ) . Опыт по
казывает, что это давление перед входом в насос существенно боль-

Фиг. 69. Возникновение кавитации в трубе ВенТV:РИ. 

ше давления параобразования при данной температуре жидкости. 
Это означает,. что обл;;�сть минимального давления располагается 
внутри проточной части насоса. Падение давления внутри насоса 
по : сравнению с вхоДным давлением прежде всего связано с обте
канием входных кромок лопаток. При обтекании лопаток, как и при 
обтекании любого профиля, образуется область понижениого дав
леРiия. При положительных углах атаки, обычных для центробеж
ных насосов, область понижениого давления возникает с задней 
стороны входной части лопаток (фиг. 70 и 7 1 ) .  Чем большую ско
рость имеет поток, обтекающий лопатки, тем больше падение дав
.11ения. ИсходЯ из этого, наиболее удаленная от оси точка· входной 
кромки лопаток может явиться центром зарождения кавитации 
(см. фиг. 70, точка А ) 1. 

Неравномерное поле абсолютных скоростей при подходе к ло
патке ·также вызывает дополнительное падение давления (по срав
нению со средним давлением на  входе) в той струйке, где скорость 
будет наибольшей. Наименьшее давление Pmln может быть опреде· 
лено как разность статического давления на  входе р., и величины 
дополнительного падения давления за счет обтекания лопаток и за 
счет неравномерности абсолютных скоростей при входе на лопат
ки /1рдоn; 

1 В отдельных редких случаях кавитация может возникать во входной ча
сти конического · диффузора (у языка) .  Это имеет место при больших расходах 
и при больших углах �2л (например, �2.• = 90) . См. гл. IX описание характери
стик насосов двигателя Р3395. 
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Фиг. 70. Область понижениого давления Щ)lf обтекании ло
П·аток насоса. 

Фиг. 7 1 .  Фотографии l!fачаль!ЮЙ стадии кавитаЦIИи на лопатках цеюгробеж
ного насоса. 

/-лопатка. 2-кавитациоииое облако. 

Как это следует из предыдущих рассуждений, !:!рд,_. выражается 
соотношением 

2 
, Свх 

где т т - - падение давления ,  связанное с превышением 
2g 

ной скорости на входе среднего ее значениg; 
т' - коэффициент местного повышения абсолютной 

рости. равный  0,05 -+- 0, 1 5; 

мест-

ско-

АРnроф max - максимальная величина падения давления nри 
обтекании nрофиля лопатки . 
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Считаем, что падение давления при обтекании лопаток пропор
ционально кинетической энергии потока в относительном движе-
нии ; 

(78} 
где �.- для центробежных насосов может быть принят р авным 

0, 1 +0,3. 

и 

Следовательно, 
2 2 ) 

11Рдоп = т Т 2g 
+ ).кавi Qg 

, свх wl 1 

( , с�х w� ) 1 Pmin = Pвx - т i 2g 
+ Лкавi 2g 

• 1 
(79)-

Часто эти соотношения выражают через напоры. Полный на
пор на входе обозначим h.x. Считаем, что скорость в месте изме
рения давления входа равна абсолютной скорости входа в коле-
СО Свх 

с2 h = � + Рвх . вх 2g т • 

2 
Pmin = h _ Свх _ 11Рдоn 

1 вх 2g 1 . 

Учитывая соотношение (79) , получим :  

или 

Обозначим 

Pmin = h - ( с�х + т' с�х + Л w� ) 
1 вх 2g 2g 

кав 2g 

Pmin .. h - (m' + l )  � + Л  _1 
• 

[ с2 w2 ] 
l вх 2g кав 2g 

2 2 ' свх W1 (т + 1 ) - + AKIB- = f.h]I.HB" 2g 2g 

Оно представляет приращение динамического напора на участке· 
от места перед входом в насос, где скорость равна нулю, до точки 
минимального статического давления внутри проточной части кo
JJeca. В дальнейшем эту величину будем называть превышением 
полного напора на входе над минимальным статическим давлением: 
и условно обозначать дhJJ.ИН. 
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Обозначив m' + 1 = m, 
получим 

2 2 
свх Wr 

Аhдин = т 2g + Акав 2g • (80) 

Для бескавитационной работы насоса должно выдерживаться 
<Соотношение 

h _ Ah _Pmln > Рп 
вх дин - � ,  т т 

-где рц- упругость паров жидкости при данной температуре. 

(81 )  

Условие бескавитационной работы можно записать также 
: в  виде 

(82) 

Dеличина запаса по давлению (напору) на входе для избежа
ния кавитациощюго режима надежно устанавливается лишь опыт-
ным nутем.  . . 

На фиг. 72 схематично показано изменение полного и статиче
·ского напора по тракту насосной системы ЖР д. Параметры на 
входе в насос определяются сечением 2. ТоЧка 3 характеризует 
область минимального давления в межлопаточном канале Pmln·  
Превышение полного напор а на входе над минимальным статиче
·ским давлением !J.hJ]J!н определяется величиной скоростного напора 
·на входе c:x/2g и величиной дополнительного падения давле-
ния !J.pдD1f.. 

Когда минимальное давление достигнет давления паров жидко
сти при данной температуре, наступит кавитация. 

Таким образом, максимальная величина !J.hJJJIН представляет пре
вышение полного напора жидкости на входе над давлением паров 
при данной температуре жидкости. 

Следовательно, напор жидкости на  входе в насос, при котором 
.начинается кавитация, определится из соотношения 

(83) 

В величинах статического давления это запишется так:  

Рвх.кав - !!Рдоп = Рш (84) 

:r де Рвх.кав - статичес1сое давление на входе в насос при начав
шейся кавитации; 

!!.р доn - максимальная величина дополнительного падения 
давления в насосе (макси�альная разность давления 
на входе и минимального давления внутри насоса) ; 

Рп - давление параобразования при данной температуре. 
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Величину Рвх.кав или h,вх.кавНаходят опытным путем. Опыты про
водятся на установке, типичная схема которой показана на  фиг. 73.  
Установка имеет замкнутую систему. Разные значения давления на 
входе в насос достигаются изменением наддува  бака или соедине
нием бака с вакуум -н асосом. 

0 �-----1 

1------- h вы х  ----....-! 

Фиг. 72. Изменение полного и статического н апор а  по тракту н асосной 
СJИIС'Темы ЖР Д. 

� 
На фиг. 74 показаны типичные для насосов ЖРД характеристики 

по давлению на входе, так называемые срывные характеристики. 
Они сняты при переменном давлении на входе, постоянном числе 
оборотов и постоянном расходе. Значительное снижение давления 
на входе в насос всегда приводит вследствие кавитации к срыву 
режима, т. е. к падению до нуля нап_ора и расхода насоса .  От на
сосов ЖРД требуется постоянство вьrходных пар аметров ;  поэтому 



:s 

'1 olfиuн 1 ;; 

5 /  # ll ' 7  J 
t 
Фиг. 73. Схема установки для исnытаний насоса. 

!-бак. 2-насос, 3-дроссели. 4-б аппон, 5-11едуктор, 6-хоподипьвик, 7-мерваи шайба, В-пьезометр, 9-уl(аэатель КРУТ!!Щеrо МО· 
мента . !О-эпектродвиrате11ь, ! 1-тахомето. 
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Q\ 
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работа при кавитационном срыве недопустима.  Давление на  входе 
всегда должно превышать Рвж.к..,, при котором параметры насоса мо
гут резко измениться. При  резко выраженных двух прямолинейных 
участках графика Н = f (Рвх) , Рвх.к.., найдется по точке пересечения 
(см.  фиг. 74) . При пологом протекании Н = f (рвх) давление, ниже ко

торого не должно снижаться давление на входе в насос (услов
но Рвх-кав) ,  найдется по падению напора на  2-ЗЮ/о. 

Проблема бескавитационной р аботы центробежных насосов 
имеет решающее значение для ЖРД, так как кавитационные каче-

Н м 
250 

200 

150 

n • const  

( 1  

1 1 1 
l у i 1 р 1, 0 вх. кав 

Q=28лfсск 

- -

Н м n = const  
200 1 

1 
-� .... � 1 

- '?  : 
100 - CN  1 

1 1 

Q =  22, 2  л/сек 

-

1, 5 Рвх ата О 1 Рвх. кав 3 Рвх йта 
Фиг. 74. Срывные кавитационные характеристики центробежных насосов. 

ства насосов О!Jределяют вес всеЦ _ _  СИJJQВОЙ у�т.а_Щ)_!щ_и_. Разберем это 
положение более подробно. 

Условие бескавитационной р аботы может быть записано в виде 

(85) 
Для насосной системы ЖРД hвх определяется давлением в ба

ках, инерционным и гравитационным напором и �еличиной гид� 
равлических сопротивлений входной магистрали ( см.  гл. I ,  § 1 )  

hвх = �б + l (cos 6 +  � )- Ahconp • (86) 

Из (83) следует, что 

Условие бескавитационной работы (85) , следовательно, может 
быть записано так: 

� + t (cos в +  L)- Ahconp - AhДIIH - Рп > О. -
'Т g 'Т 

(87) 

Рассмотрим более подробно отдельные члены выражения (87) . 
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Влияние давления в баках 

Давление в баках в значительной степени определяет h8 •• Сле
довательно, оно не может быть выбрано произво111ьно, а должно в 
основном исходить из условия обеспечения бескавитационной ра
боты. При больших значениях дhJUJн (низкие кавитационные каче
ства насоса) Рб должно выбираться большим. Давление в баках 
в основном определяет толщину стенки, а ·следовательно, и вес ба
ков, а вес баков составляет основную долю веса силовой установки 
ракеты. Поэтому, как правило, чем хуже кавитационные качества 
насосов, тем больше будет давление в баках и тем больший сvхой 
вес будет иметь летательный аппарат. 

При больших Рб вес р акеты будет увеличиваться за счет веса 
наддувающего газа. 

Существуют различные способы создания избыточного давления 
в баках: 

а )  наддув бака газом высокого давления из особого баллона 
(см. фиг. 1 ) .  В качестве газа применяют сжатый воздух или сжа
тый азот. Основной недостаток этого спасоба - наличие баллона 
высокого давления, имеющего существенный вес ;  

б )  при  движении ракеты в слоях атмосферы' бак  может наддv
ваться скоростным подпором воздуха. Для этого бак должен иметь 
заборный патрубок, направленный в сторону попета р акеты. Такой 
способ наддува баков применяется в сочетании с наддувом сжатым 
газом, так как в верхних слоях атмосферы разреженный воздух 
не может создать подпор .  Спиртовый бак ракеты А-4 имел такой 
комбинированный способ наддува ;  

в) система наддува получается несколько легче по весу в том 
случае, когда в бак подается не сжатый газ. а пары легкокипящей 
жидкости из испарительного устройства. Особенно простая система 
будет в случае компонента, кСУГорый представляет собой легкокипя
щую жидкость, например, жидкий кислород. В этом случае бак 
наддувается собственными парами компонента, которые образу
ются в испарителе, размещенном в выхлопном патрубке турбины. 
По такой схеме выполнен наддув бака жидкого кисJ{орода двига
теля ракеты А-4 ; 

г )  наддув бака выхлопными газами турбины. 

Влияние гравитационного и инерционного подпоров 

Для увеличения давления на входе за счет гравитационного и 
инерционного подпоров целесообразно бак компонента всегда раз
мещать впереди насоса и по возможности ближе к носу ракеты 
(см. фиг. 5) . 

Кавитационный расчет насоса следует проводить для режима. 
когда член "( l (cos 6+ _L ) , а следовательно, и давление на  входе g 
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в насос (Pt на фиг. 6) имеет минимальное значение на активном 
участке . В --�бщем случае статическое давление на входе . в насос 
будет иметь минимальное значение в н�который момент вре!Vf_ени 
пос.лестарта·, так - как суммарное давление столба ЖидкостИ. (гра
вита-ционное и инерционное) имеет минимум (см. фиг. 6 ) , посколь
ку уроiн�__цh:'1L баках с течением времени падает:· а nереrруЗка"воЗ
растает Практически кривая Pt = f (т:) протекает полого и минимум 
лежит вблизи т: = О. Поэтому кавитационный расчет часто проводят 
д.1я старта ракеты. 

Влияние гидравлической системы 

Для улучшения антикавитационных свойств системы гидравли
ческое сопротивление участка от входа в насос до бака должно· быть. 
минимальным. для этой цели скорость движения рабочей жидко
сти не должна превышать 5-;-8 м/сек. Желательно иметь короткий 
трубопровод, избегать поворотов, резкого изменения сечений и пр. 

Влияние кавитационных качеств насоса 

Антикавитационные свойства системы питания в основном за
висят от качества насосных агрегатов . При разработке конструкции 
ТНА ЖР Д особо важно получить малые значения дhдин . . Этот во
прос будет подробно рассмотрен ниже. 

Влияние физических свойств рабочей жидкости 

Кавитационные качества системы питания ЖР Д в значительной 
мере зависят от физических свойств перекачиваемой жидкости. Чем 
бо.11',Дiе давление пар·ообразования при р абочей температуре жид
кости, тем сложнее решаются вопросы обеспечения бескавитацион
ной р аботы. Легкокипящие жидкости, например кислород, пере
качиваемые при температурах, близких к темпер атурам кипения,. 
предъявляют особо высокие требования к системе питания. По
скольку давление параобразования сильно зависит от температуры 
жидкости, расчет следует проводить для наибольшей температуры. 

Существенную роль могут играть термодинамические свойства 
жидкости, такие как теплота испарения, теплоемкость и пр. ,  что бу
дет р ассмотрено в § 3 этой главы. 

§ 2. ПУТИ ПО ВЫШ Е Н ИЯ А НТИ КА В ИТАЦИ О Н НЫХ КАЧ ЕСТВ 

С И СТЕМ П ИТА Н ИЯ ЖРД 

В отделыiых случаях приходится идти на  усложнение системы. 
подводящей жидкость из бака к насосу. Может оказаться целесо
образным установка инжекторного устройства перед насосным 
агрегатом. Инжектор может быть включен по разным схемам 
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(фиг. 75) . Активная жидкость, обеспечивающая повышение давле
ния перед на·сосом, отбирается или из нагнетающего трубопровода 
основного насоса (см. фиг. 75, а) или от специального насоса, или 
от отдельной системы выдавливания жидкости сжатым газом (см. 
фиг. 75, б) и т. д. J�_o _всех · случаях система  питания усложня�:г� 
.Ц.�.I�! __ Q�.Р..9Р.а __ а��!iЩ!ОЙ ?!<�l!l_{�.'f�.л:r. uacoca будут рас�одоваться�
полнительная мощность, но вся система питания может получитJ.?.СЯ 
�.trее�леr·кой за  сЧет ·снижения давления в баках. 

. 

h вх 

� - - Риюк 
aJ 

Фиг. 75. Схем.а !Установки инжекторного устройства перед 
входом в центробежный .насос. 

Необходимое повышение давления в инжекторе АРинж найдется 
из условия бескавитационной р аботы, записанного в виде 

Рб + l (cos 6 + _j_) - !1h - Рп - 11h + АРинж > О 
1' g сопр 1' JIИH 1' · 

На фиг. 75 АРинж - h' - h  
1' - вх вх · 

Инжекционный подпор нашел применение в самолетном дВи 
гателе-ускорителе Р3395 фирмы BMW. 

В самолетных топлИвных системах широкое применение нашли 
насосы подкачки ·с электроприводом, устанавливаемые непосред
ственно в баке или у бака.  

В ЖР Д подобные системы применяются редко, в основном из-за 
трудности осуществления привода. Механический привод подкачи
вающего насоса, размещенного у бака,  осуществить трудно. Элек
тропривод требует питающих устройств, обычно значительных по 
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весу. Помимо всего этого, установка подкачивающего насоса у бака 
нецелесообразна, так как при этом не используется гравитационный 
_J:! }!Нер.ЦI:!.Q.ШI�Й_JЦ�-�! что вызовет

. 
повышенные требования к анти

кавитационным еваиствам самого подкачивающего насоса .  Чаще 
насос подкачки органически соединяется с основным насосом в 
один агрегат, как это будет показано в дальнейшем. 

Повышение антикавитационных свойств систем питания ЖР Д, 
главным образом, зависит от насосных агрегатов. Развитие насос· 
ных агрегатов с высокими антикави
тационными свойствами идет по 
двум направлениям. Первое - со
здание оптимальной конструкции и 
выбор оптимальных режимов цен
тробежного насоса. Второе - уста
новка различного рода малонапор
ных преднасосов, обладающих более 
высокими антикавитационными 
свойствами, чем основной центро
бежный насос, обеспечивающий по· 
лучение заданного напора  ( фиг. 76) . 

Конструктивно насос будет более 
простым в случае одного рабочего 
колеса. Поэтому преднасосы уста
навливают лишь в тех случаях, 

2 

Фиг. 76. Схема установки осевого 
преднасоса на входе в цетробеж

ное колесо. 

когда требуются более высокие ан- 1-преднасос. 2-лопатка центробежного 
насоса. тикавитационные качества,  чем -у 

центробежного колеса. 
Для более отчетливого представления о связи кавитационных 

качеств и конструктивных параметров центробежного насоса уста
НОl\ЯМ связь !1hд1СН, характеризующего кавитационные свойства на
соса, с параметQами насоса. 

Зависимость 11h11kи от параметров насоса п, Q и Н 

с?. w2 
Ь.hднu. = m  2; + )..кав 2� • 

Для подобных режимов насоса или подобных насосов треуголь
ники скоростей должны быть подобны 

Следовательно, 

7 4 1  

с w и -=== -=-
См 
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Разделив выражение для !!..hДJ!н на u i/2g, получим , что при по
стоянстве коэффициента неравномерности абсолютных скоростей т 
и коэффициента профильнаго разрежения на входе Акав 

Аhднн = coпst. u� /2g 
Для данного насоса и1 = const · n и , следовательно, !!..hPJ[Н= 

=-= const · n2• Таким обр азом, на  подобных режимах данного насоса, 
т. е. на режимах, характеризующихся подобием треугольников ско

ростей , !!..hJJ;ин пропорционально квад
р ату числа  оборотов. Найдем связь 
!!..hi4<И с конструктивными пара метр а 
м и  насоса,  используя соотношения 

и 

u2 
Аhдин = coпst -1 2g 

u1 = rx1nD0, 
где аг� коэффициент 
нальности. 

пропорцио-

Для простоты рассуждения при
Фиг. 77. Схема проточной часш мем конструктивную схему насос а ,  
консолы1о расположенного насоса . изображенную на  фиг. 77, т. е. вход 

в насос без втулки и Do = D 1 •  Выра
зим расход через геометрические параметры колес а и число 
оборотов 

Q = rx2c0D�. 
где а2- коэффициент пропорциональности, в который входит и "ll cб · 

У читы вая, что c0jи1 = const, получим Q = �X3u1D� ил и Q = cz4nDg ; 
откуда 

Подставим выражение для Do в формулу для u1 

U2- cz  n41ЗQ2/З 1 - 7 • 

Ah Из вы ражения 2 дин = const = c' u1j2g 
получим 
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Чаще формулу, устанавливающую связь �hдИН, n и Q, выражают 
так: 

( n -(Q )4/З 
!::..hдин= 10 С ' (88) 

где С - постоянная для данного насоса величина . Практически 
опытным путем определяют· С по известной величине �hJJМ.и 

с 5 6  n YQ 
= . 2 3/4 " ( 4h.llин) 

(89) 

По форме записи С и nв схожи , только в формулу для С вместо 
напора Н подставлено �hдМ.н. Поэтому С называют кавитационным 
коэффициентом быстроходности. Его �первые предложил С. С. Руд
нев t, поэтому коэффициент С носит также название коэффициента 
Руднева. 

Для центробежных насосов С имеет величину от 800 до 2200. 
Чем выше С, тем меньше �hдИн, т. е. выше. антикавитационные ка
чества насоса . 

Часто в технической литературе встречается другой коэффи
циент, оценивающий кавитационные  качества насоса , так назы
ваемый I<Оэффициент Тома - а = А h11ин/Н, где а выражает с·оотно
шение t::..h11ин= сопst · и�. так  как H= ku2и�{g"fJг• Эта зависимость не 
носит общего характера , так  как физически правильное соотно-

. шение для подобны х режимов t::..h11ин -= const · и�. Следовательно, 
a= t::..h11инfH может оценивать кавитационные свойства лишь дан· 
ного насоса или насосов , имеющих равные отношения входных 
и вы ходных диаметров (Do/D2= const) , так как только при этом 
условии t::..h дин= const · n2= coпst · и�= const · и�. 

\ Наглядный опыт показывает ограниченность применения о для 
оnенки кавитационных свойств насоса.  Изменение диаметра D2 
(например , подрезка его) не изменяет кавитационных свойств на
соса, т. е. �hдИН, но изменяет напор, а ·СЛедовательно, и о. 

Кавитационный коэффициент С можно представить как функ
цию о и n,. Связь о и па дополняет недостающую зависимость о 
от входных параметров насоса, определяемых 1?���Q.1_0M. 

с 5 2 n YQ бб n .У Q 
., 

= , 6  3/4 ; ns= з. ---зт4 . 
(4h.аин) Н 

Разделив соответственно левые и правые части этих соотноше
ний, цолучим / 

1 С =  1 ,54ns 374 . 
а (90) 

1 С. С. Р у д н е в, Экспериментальное изучение работы дJВухступенчатоrо 
nроnеллерноrо насоса, Научнъtе записки Харьковского механнко-машинострои
тельного иНJСтитута, т. IV, 1 940. 

7• 
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При nв = const коэффициент а также характеризует кавитащюнные 
качества насосов , как и С. 

Для насосов ЖР Д можно установить зависимость между l:!h/JИR 
и n,. В системах питания ЖР Д ns в основном определяется числом 

pu.кu оборотов n и расходом Q, так как 
величина напора мало меняется . 
Принимая H = const, получим 
l:!h.-= const · n�/3• Чем больше ns, 
тем больше величина динамиче
ского падения давления. Следова
тельно, чем больше n или Q при 
том же н (больше п,) ' тем боль
ше будет потребный напор на вхо-

Q де в насос. 
• • Кавитационные свойства насо. 

Фиr. 78.  Кавитационная хq>актеристи- \ 
ка насоса. са надежно устанавливаются 

лишь опытным путем.  Результаты 
опыта представляются в виде графической зависимости, опреде
ленной в опытах величины PaLкaJI, или l:!h..,. как функции расхода 
при разных числах оборотов (кавитационная характеристика, см. 

�с,. u, u ,  

а) n 
4hдин 

��,. 1 
с:,", 

и, 
О) q 

Фиг. 79. Зависиuость 6.h4ив от расхода и чиспа оборотов. 
/ е 

фиг. 78) . Большим оборотам и расходам соответствует больш!it! 
9Начение !:!h-. При увеличении расхода !:!hдик возрастает, так как 
возрастают абсолютная скорость Crn. и относительная скорость w 1, 
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что непосредственно следует из рассмотрения треугольника ско
ростей на входе в насос ( фиг. 79, б) . 

Увеличение числа оборотов приводит к увеличению относитель
ной скорости на входе в насос (см. фиг. 79, а) и возрастанию раз
режения при обтекании лопаток. 

Влияние конструктивных злементов входа в насос на ero 
кавитационные свойства 

Разность давления ,с рабочей и нерабочей стороны лопатки бу
дем называть нагрузкой на лопатку A.pn. Передаваемый колесом 
момент может быть определен через нагрузку так: 

Мл = z s Apл dF, 
F 

где F - поверхность лопатки ; 
z - число лопаток. 

Кавитационные свойства насоса в значительной степени опре
дЕ>.ляются величиной нагрузки на лопатки насоса и скорости потока, 
обтекающего лопатки. Большая нагрузка на лопатки и большие 
скорости обтекания соответствуют большому падению давления с 
нерабочей стороны. ИсходЯ из этого, конструктивные элементы вхо
да в насос должны обеспечить малую нагрузку на лопатки и малые 
скорости потока, обтекающего лопатки. В первую очередь следует 
обеспечить малую нагрузку на лопатки во входной области, где 
абсолютная величина давления невелика и где следует ожидать па
дения давления с нерабочей стороны ниже давления насыщенных 
паров жидкости при данной температуре. 

\ Конструктивными мерами, уменьшающими нагрузку и скорость 
движения жидкости в области входа, являются приближение ло
патки к входу, увеличение числа лопаток, ограничение положи
тельных углов атаки некоторыми оптимальными значениями, при
меневне колес с двусторонним входом, выбор оптимальной площа
ди входа и уширение лопаток, достигаемое уширением кмеса в 
меридиональном сечении. 

Приближение лопатки к входу 
Приближение лопатки к входу достигается перемещением вход· 

ной кромки лопатки к плоскости входа в колесо .( фиг. 80) . При 
этом увеличивается площадь лопатки и уменьшается относительная 
<Жорость входа за  счет снижения окружной скорости. Оба эти фак
тора повышают а нтикавитационные качества насоса, так как ве
личина нагрузки в области входа снижается. Наряду с этим в.ынос 
лопатки к плоскости входа в колесо конструктивно значительно 
усложняет колесо. Лопатку при этом нельзя выполнить цилиндри-
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ческой .  Ilpи отогнутой назад цилиндрической лопатке поверхность 
ее образует с передним покрывным диском острый угол. В таком 
углу будет возникать вихревая «мертвая зона», ухудшающая ра 
боту колеса. Наиболее благоприятная форма межлопаточного ка 
нала получается, когда поверхность лопатки нормальна к поверх
ности боковых покрывных дисков. Ilpи выносе входной кромки 
лопатки близко к плоскости входа в ко.11есо и при условии нормаль
ности поверхности лопатки к поверхноетям боковых покрывных дис
ков, а также при сохранении постоянного угла атаки вдоль входной 
кромки, лопатка получает сложную форму двояковыгнутой поверх

ности. Такие лопатки называют ло
патками двоякой кривизны (см. вы
ше фиг. 1 87 и 1 99) . Эти коле�а 
имеют более высокие антикавитаци
онные качества .  Кавитационный ко
эффициент быстроходности для та
ких колес может достигать 1 600..;-
1 800. Необходимо иметь в виду, что 
изготовление и проектирование по
добных колес весьма сложно. 

Ilpи больших значениях коэффи
циента быстроходности п.,  когда от
ношение наружного диаметра коле
са к диаметру вход.а сильно ениФит. 80. Колесо с лоп атками дво- жается, лопатки почти всегда приха-

якой кривизны. дится выполнять двойной кривизны, 
так как лопатки с входной кромкой, 

расположенной на больших радиусах (цилиндрические лопатки) . 
буд.ут иметь малые рабочие поверхности и, следовательно, большую 
нагрузку на лопатку. Ilрактически лопатки двойной кривизны при
меняют, начиная с 1'l.в = 80. 

Число лопаток 
Чем больше число лопаток, тем меньше нагрузка на лопатку. 

С э�й точки зрения увеличение числа лопаток должно благопри
ятно сказываться на антика:витационных качествах на·соса.  С дру
гой стороны, увеличение числа лопаток приводит к большому за 
громождению проходнаго сечения и к увеличению относительных 
скоростей в межлопаточном канале и тем самым к ухудшению ка
витационных качеств насоса.  Кроме того, увеличение числа лопаток 
приводит к большим потерям на трение. Следовательно, имеется 
оптимальное число лопаток, обычно оно лежит в пределах 
5+. 1 1 1• 

. 

1 В. И. Д у м о в, М. А. П е ш к и н, ИССJiедование кai!IИII"arщи в колесе цен
тробежного насоса, «Теплоэнергетика», 1 959, N!i 1 2. 
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Угол атаки 

Опыт показывает (фиг. 8 1 } ,  что оптимальное значение положи
тельного угла - атаки для пмучения высоких антикавитационных 
качеств насоса лежит в пределах 5..;- 1 0°. Отложенный на графике 
угол атаки вычислен без учета закрутки потока на входе в колесо 
и при допущении, что величина меридиональной скорости остается 
постоянной от входа в колесо до лопаток. Следует иметь в виду, 
что фактический угол атаки может быть другим, в частности, при 
наличии у поrока закрутки в сторону вращения действительные 

Рвх.ка.в 
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/ 

/ 
1 
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. ......, � "ll н -- -

5 15 25 35 115 55 : о  
. ..  20 30 40 50 во 70 р 1 

Тl н  
0, 78 
о, 76 
о, 74 
о, 72 
о, 70 

Фиr. 8 1 .  Влия111ие угла атаки на ка;аитационные свой-
ства и к. п. д. l!facoca. 

УГ{IЫ атаки будут меньше, определенных выше. Этим возможно и 
об��ясняется тот факт, что оптимальные углы атаки, найденные 
по существующему методу расчета для лучших антикавитационных 
качеств, получаются положительными. На самом деле они могут 
быть близкими к нулю или даже отрицательными, так как нагруз
ка входных участков лопаток должна быть меньше при отрица
тельных углах. Выбор положительных углов атаки как бы в не
явном виде учитывает закрутку у потока· при входе в колесо. Су
щественно, что W 1л (см.  фиг. 29) · уменьшается при положительных 
углах атаки. Положительные углы атаки приходится применять так
же вследствие того, что углы входа потока на лопатки у насосов 
ЖР Д обычно м алы. В то же время входные углы лопаток меньше 
1 3- 1 5° делать нецелесообразно, так как каналы сильно загромож
даются входными кромками и форма межлопаточного канала по
лучается гидраилически невыгодной. При узких каналах кавита
ционный срыв происходит резче, так как каверна  перекрывает все 
сечение. Таким образом, углы атаки при входе потока на лопаткi: 
в большинстве случаев выбираются положительными. 
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Фиг. 82. Колесо с 
ДВV:СТОРОННIИМ ВХО• 

ДОМ 

Во многих случаях расчетные углы атаки ста 
раются иметь существенно положительными в 
связи с тем, ·что при переходе на большие расходы 
они будут уменьшаться и при достижении боль
ших отрицательных углов атаки может произойти 
срыв режима насоса. 

Насос с двусторонним входом 

Улучшение антикавитационных качеств может 
быть получено применением колес с двусторон
ним входом (фиг. 82) . Направляя поток по двум 
каналам, получают меньшие скорости на входе и 
меньшую нагрузку на  лопатки. Конструктивно на
сос с двусторонним входом значительно сложнее 
одностороннего (особенно подводящие устрой
ства)  и существенно больше по размерам. 

Переразмеренные колеса 

Весьма эффективной мерой является применение переразме
ренных колес 1 • 2• Антикавитационные качества значительно улуч
шаются при применении колеса, рассчитаннш:·о на больший расход. 
чем задан насосу. Благоприятно сказывается на антикавитационных 
свойствах увеличение площади входа и уширение лопаток. Прав�. 
к. п .  д. при этом несколько снижается (фиг. 83) . 

Уширение меридионального сечения колес перед входными кром 
ками оказалось наиболее успешным мероприятием, повышающим 
антикавитационные свойства колеса центробежного насоса 2• 3• 

Опыты 4, показали, что при широких лопатках у переднего диска 
и у прилегающей к нему части �ходного патрубка существует вихре
вая зона - зона обратных токов, даже на расчетных ,( по расходу) 
режимах насоса (фиг. 84) . 

На фиг. 84 приведены результаты измерений на  9дном из на
сосов. Наличие вихревой зоны устанавливается по распределению 
меридиональных скоростей. На периферии (см. фиг. 84) меридио · 
пальпая скорость направлена в сторону, обратную основному по
току. Поток у периферии имеет окружную составляющую, о чем 

1 М. Д. А А: з е н ш т е А: н, Центробежные насосы для нефтяной промышлен
IЮСТИ, Гостоnтехиздат, 1 957. 

1 Б. В. О в с я н н и к о в, В. Ф. Ч е б а е в с к и А:, Некоторые результаты 
исnытаний высокооборотных центробежных насосов, Известия Высшей школы, с�ия «Авиационная техНIИка», N2 2, 1958. 

а В. Б. Ш е м е л ь, Оnтимальные параметры, определяющие кавитационные 
качества центробежных насосов, Труды ВИГМ, N2 22, Машгиз, 1958. 

4 В. Ф. Ч е б а е в с к и й, К воп•росу о механизме кавитацНIИ в цевrrробеж

ных н асосах, «Теплоэнергетика», 1957, Ng 9. 
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можно судить по углу закручивания �:р; <р - угол между осевой ско
ростью, направленной в сторону входа с� , и окружной составляю
щей абсолютной скорости. 
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Фиr. 83. Влияние 111РИВеденного диаметр'а входа Dопр 
на кавитаЦионные свойства и к. п. д. насоса. 

О зоне обратных токов свидетельствует изменение осевой ско
рости при снижении расхода через колесо. Осевая скорость с� , не
смотря на понижение расхода, не уменьшается, а увеличивается, 

n =воооооtии�< 
Q = 18,5 Л/CI?N 
Рвх z 4 omo 

r:m tи/CL'K 10 5 

Фиг. 84. Поле скоростей на входе в насос. 
ст-меридиональнаи составлиющаи абсолютной скоро. 

сти потока. ер-угол закрУЧивании потока. 

что может быть объяснено уменьшением проходиого сечения тру
бопровода за счет зоны обратных токов (фиг. 85) . На фиг. 85 Сер 
представляет расчетную скорость, определенную делением расхода 
на площадь поперечного сечения трубопровода. 
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Непосредственные визуальные наблюдения позволяют считать, 
что при попижении давления на входе кавитация возникает в этой 
вихревой зоне (очевидно на границе ее, т. е. там, где имеются наи
•большие относительные скорости ) . Эта возникшаS! у переднего 
диска кавитация имеет местный характер и не приводит к срыву 
·режима насоса . Опыты показывают, что при дальнейшем пониже
нии давления вихревая зона с кавитационными пузырьками увле
:кается внутрь колеса. Кавитационные явления при этом ослабля
_ются и срыва не происходит. 
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Фиг. 85. Заазисимость осевой CKOiPOC11H перед насосом 
от расхода. 

Следовательно, при широких лопатках, вернее при наличии диф
·Фузорного канала от входного сечения колеса до входа на  лопатки, 
за счет сокращения зоны обратных ток6в при развитии кавитации 
имеется как бы запас по сечению, уменьшаюrций скорости потока 
и предотвращающий срыв режим а  насоса. Измерение осевой ско
·рости перед входным сечением насоса  подтверждает приведеиную 
выше картину явлений при попижении давления на входе. На фиг. 86 
приведена срывпая характеристика одного из н асосов, р аботающих 
на воде. При попижении давления на входе скорость перед коле
сом з аметно уменьшается, несмотря на  постоянную величину рас
хода. Это можно объяснить только увеличением проходнаго сече
ния. Визуальные наблюдения также показывают, что зона обратных 
-токов во входной трубе значительно сокращается при попижении 
давления на входе. 

Местная кавитация, не приводящая к срыву режима насоса , 
·был а  названа скрытой кавитацией. 

Для н асосов ЖР Д важно не допустить заметного изменения или 
срыва режим а  насоса ;  наличие скрытой кавитации ввиду кратко
временности действия насоса не может привести к нарушению его 
работы, связанной с эрозионным разрушением материала .  Следа-
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вательно, применение колес с широким входом расширяет область 
работы насосов в сторону меньших давлений без срыва. 
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Фиг. 86. Изменение осевой скорости перед насосом по давлению 
на входе. 

Эти насосы имеют кавитационный коэффициент быстроходно ·  
сти С порядка 2000-7-2200 и Лк"' (в формуле (80) для �hll,иJ = 
= 0, 1 -7-0, 1 2  1 • 

Определение основных размеров колес с высокими 
антикави�ационными свойствами 

Исследование, проведеиное в ВИГМе, показывает, что допу
стимо введение значительной диффузорности входной части колеса 

1 По физике явления Лкав• определенный в опытах, имеет другой смысл , чем 
коэффициент профильнаго разрежения лопаток, так как Лкав определен по давле
нию срыва, а не по началу кавитации. 
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7tDt b t  без серьезного ухудшения его к. п. д. Если отношение -2-1- , ха-. 1tD0 4 

рактеризующее диффузорпасть входа (d8т = О) , будет превышать 
2,5-3, то произойдет существенное снижение к. п. д. Практически 

отношение 7t�/· 6 1 следует выбирать в пределах 1 ,5-2,5. 
1tD0 4 . 

Уширение лопаток при входе оказывается более действенной ме
рой, чем сильный вынос лопатки к входному сечению (лопатки двоя
кой кривизны) . Применеине широких лопаток не вызывает техно
логических затруднений. 

Ф111Г. 87. Возможная форма 
меридиошалыноrо сечения 

ПРИ ШИРОКОМ ВХОде. 
Фиг. 88. Мерид!Иональное сече
ние колеса бочкообразной фор

мы. 

Форма меридионального сечения может значительно отличаться 
от обычных форм при чрезмерно уширенном входе. Уширение вхо
да иногда достигается за сч�т наклона задней стенки колеса 
(фиг. 87) . 

В некоторых источниках 1 приводится форма входа, изображен
ная на фиг. 88, как обеспечивающая особо высокие антикавита
ционные свойства насоса. Экспериментальными данными 2 это 
не подтверждается. 

Большое значение для кавитационных свойств насоса играет 
выбор диаметра входа. Целесообразно выбирать такие входные 
диаметры, чтобы динамическое падение давления д.hPm� было ми
нимальным. 

Заменим w� в формуле (80) ,  написанной для входа в межло
паточный  канал , через сумму c�m + и� (без учета закрутки на 
входе) 

(9 1 )  

1 А. А. Л о м а к и н, Центробежные и пропеллерные насосы, Машгиз, 1 950. 
2 Б. В. О в с я н н и к о в, В. Ф. Ч е б а е в с к и й, Некоторые результаты 

испытаний высокооборотшых · центробежных насосов, Известия Высшей школы. 
серия «Авиацио�Виая техника», .N"2 2, 1 958. 
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Примем, что средняя точка входной кромки лопаток колеса ле
жит на диаметре, р авном наружному диаметру входа в колесо; 
тогда 

U = �  1/  4Q
. 

'Ait,. +d2 • 

(fo Jl псот вт (92) 

Подставим (92 ) в (9 1 )  и заменим C!mo через cow.k1 :  
+ Л Л Q' 2 п2Лкавdв2тn'l 

Ah = т кав с2 k2 + 'К кав n + 
• (93) дин . 2g От 1 1800gcom 720Jg 

Продифференцировав выражение (93) по с� и приравняв 
нулю, найдем оптимальное значение для Сот, ·соответствующее ми
нимуму l:!.h-: 

rде 

3 
Сот опт . 

kc YQ'n2 , 

3/ k - 1 , Лкав 
с - V 573ki (т + Лкав) • 

(94) 

(95) 

Формула (94) известна в насосос:гроении как формула С. с. Руд
нева 1• Наружный диаметр входа также имеет оптимальное значение 

V 4Q' Dоопт= + d;т • псот опт 
Подставляя развернутое выражение для Сот опт из (94) и (95) , 

получим 

D ={ 5 (m + Лкав )l/З ( Q' k1 )2/З+ 2 Оопт 10 , 7 , dвт • "кав n (96) 

:для консольно расположеиного насоса (см .  фиг. 77) 
приведеиного диаметра входа (Dопрнв= V D�- d:т) 

или для 

rде 

(97) 

k - 3 25 (k2 т+ Лкав )1/6 {98) D- • 1 Акав • 

Зависимость l:!.hд�ин от Do (dвт= О) приведе�а фиг. 89. 
Численные значения коэффициентов k. и k D в формулах (94) 

и (97) имеют приближенный характер. Они получены для несколь
ко ·условной схемы колеса Do=D1  и зависят от коэффициентов т 

1 А. А. Л о м а к и llf, Цеи'11Робежные и пропел.лериые насосы, Машrnз, 1950. 
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и Лкав, которые условно приняты постоянными. Опытные исследова
ния показывают, что коэффициент k0  целесообразно выбирать 
в пределах 

k0 = 5 -+- 6. (99) 
В формулы (94) и (97) при использовании опытных коэффи

циентов kc и k0 подставляют действительный расход Q . 

v-.Dоприв = kо -�- • 

( 94а} 

(97а} 
Большие значения 1<:оэффициента k 0 соответствуют большим 

значениям коэффициента С (порядка 2000-2200) ; гидравлический 
к. п . д. насоса при этом может несколько упасть. 

/ 

�--------�D�-----------------o onт ' Dn 
Фиг. 89. Зависимость l!!.hдин от д111 аметр а вхо

да в колесо. 

Соответственно 
kc = 0,05 1 -+- 0,035. ( 100) 

Выбор оптимального Do определяет по существу . оптимальный 
угол потока � � - В книге Пфлеjtдерера 1 приводится связь оптималь
ной величины Do и tg �1; 

;0=А' .. J/ Q ( 1 01 )  v n tg � l опт • 

�l опт обычно лежит в пределах 1 5-;-25°. 
Подставив оптимальное значение Сот [формула (94) и (95) }  

В (9 1 ) ,  найдеМ МИНИМаЛЬНОе ЗНаЧеНИе f).hliJIH 
l!!.h - АQ21Зп4Jз дин miп - • 

где А - постоянный коэффициент. 

( 1 02) 

1 К П ф л е й д е р е р, Лопаточные машины для жидкостей и газов,  Маш
гиз, 1 960. 
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Подставив ( 1 02 )  в формулу для кавитационного коэффициента 
быстроходности С, получим, что С, соответствующее оптимальным 
условиям входа (11h;щк m t n ) , не зависит от параметров режима ,  а 
зависИт только от коэффициентов профильнаго р азрежения Лю... т, 
объемного к. п. д. 'l']ccs и коэффициента загромождения при вхо
де k1 1  

( 103) 

Формула ( 1 03)  для оптимальных условий входа устанавливает 
непосредственную связь кавитационного коэффициента быстроход
ности С и коэффициента J.ю... 

§ 3. ВЛ ИЯ Н И Е  ТЕ РМОДИ НАМИ Ч ЕСКИХ СВОЯСТВ ЖИДКОСТИ 

НА КА В ИТАЦИЮ В НАСОСАХ ЖРД 

Интенсивность кавитации зависит от термодинамических свойств· 
жидкости. Для параобразования необходим некоторый запас тепла ;  
интенсивное параобразование без внешнего подвода тепла может 
протекать только при щ�регретой жидкости. Практически это озна-
чает, ч:rо кавитация возникнет при падении давления в жидкости до· 
величины, несколько меньшей давления параобразования при дан
ной температуре. Это справедливо для чистых жидкостей ; наличие 
газовых включений или р астворенных в жидкостях газов, например 
воздуха ,  может привести к возникновению кавитации при давле- 
ниях, больших упругости паров. 

Рассмотрим влияние термодинамических свойств жидкостей на· 
кавитацию без учета газов, которые могут быть растворены в жид
кости. Падение давления ниже давления, соответствующего тем
пературе парообразования, приводит к различной степени перегре
ва в зависимости от температуры и физических свойств жидкости .. 

Давление входа,  при котором происходит кавитационный срыв,  
зависит не тодько от давления параобразования при данной темпе
р атуре и доподнительного падения давления насоса, но и от термо
динамических свойств жидкости, величины относительного пере
грева ее, теплоты парообразования, поверхностного натяжения, теп
доемкости и теплопроводности. 

Приближенная сравнительная оценка кавитационных свойств 
жищюстей может быть произведена исходя из следующих рассуж
дений 2 • 

! В. И. Д у м о в, Повышение антикавитационных свойств центробежных 
СТ!Упеней насосов цри помощи осевых предвключеНJНых ступеней, сТетюэнерrе
тика», 1 957, .N2 4. 

2 Н. А. S t а h 1, А. J. S t е р а n  о f f, Thermodynamic Aspects of Cavitation 
in CeЦ.trifuga l  P u mps,  Transact ions of the A SME, v. 78, N o  8, 1 956. 
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Располагаемое тепло q для кавитационного испарения опреде
ляется количеством жидкости, от которой оно может отобраться, V • 
и iж , теплоемкостью жидкости и температурой ее перегрев а д.t. 

q .- VжiжCжdt. ( 104) 

Это тепло затрачивается на образование какого-то количества 
пара  VnYп 

( 1 05)  

тде r - теплота парообраз.ования. 

Приравнивая ( 1 04)  и ( 1 05) , получим 

VжiжCжdt == Vnin'· ( 106) 

Интенсивность кавитации В характеризуется отношением 
<>бъема пара к объему жидкости 

В - Vп -:- Vж • 

Из уравнения ( 1 06) сле�ует, что 
В = Vп = 'Уж СжАt 

1'ж Тп r ' 
тде !:J.t можно связать с величиной падения давлениЯ д.р. 

� 

Падение давления ниже давления упругости паров д.р вызы
:вает перегрев жид1щсти, необходимый для развития кавитации 

'Следовательно, 

!J.t= !!.!... dp. dp 

В =  Тж Сж !!!_ Ар . 
Tn r dp 

( 107) 
.. 

. 

Формула ( 1 07) показывает, что при одном и том же падении 
.давления д.р интенсивность кавитации возрастает с увеличением 
отношения удельного веса жидкости к удельному весу пара, отно
шения теплоемкости жидкости к теплоте параобразования и увели
чения dt/dp. Чем положе протекает кривая давления парообр-азо
'Вания от температуры кипения, тем больше интенсивность кавита-
ции (фиг. 90 ) .  

· 

Исходя из этого, горячие жидкости относительно менее склонны 
:к кавитации, т. е. при заданной разности давлений входа и паро
·образования кавитация в горячей жидкости наступит при большем 
расходе. Чем ниже температура жидкости, тем больше относитель-
1IЫЙ перегрев, тем больше запас тепла для парообразования, и при 
меньшем падении давления (считая от давления упругости паров 
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при данной температуре} возникнет и интенсивнее будет протекать 
кавитация (см.  фиг. 90) . 

Поясним это на  примере. Так, для воды при температуре 1 5° С 
падение давления на 0,004 кг/см2 соответствует относительному пе
реrреву (т. е. перепаду между температурой жидкости и температу
рой парообразования, с учетом 
падения давления ) в 4° (раз - t.p: �t. p :  
ность энтальпий 4 к,к,ал/кг) , а t. t  >L1 t 
для воды при 40° С такое же 
падение давления соответствует 
температурному перепаду в 1 '0 
( разность энтальпий 1 к,к,алfк,г}. 
Следовательно, чем выше тем- L1p ' 
пература жидкости, тем мень-
ше располагаемый запас тепла 
для компенсации теплоты па
рообразования. Относительная 
склонность к кавитации и ее 
интенсивность при приближе
нии к критическим параметрам 
жидкости снижается, так как 
падение давления ниже давле-

Фиг. 90. Вл11яние зависимости давлеооя 
nараобразования от темnературы юиnе
ния на относительный nеп>егрев жидко-

С1111. 

ния nараобразования вызывает ничтожное снижение температу
ры парообразования, т. е. относительный перегрев жидкости бу
дет мал. 

</J 
0, 75 
0,65 
O,SS 
0,45 
0,35 

- �  
11 

20 

k 
[..,А � .  Р"' 

60 

- n 

� ""'" 

о t = во о с  
f--

• t = nooc 
во /00 

Фиг. 9 1 . Влияние темпераТ}'iры жидкости на кавитационные 
свойства насоса . 

По опытным данным, приведеиным в работе М. А. Пешкина 1, 
при заданном расходе перекачка горячей жидкости без кавитации 
потребует меньшей разности между давлением на входе в насос 
и давлением параобразования (фиг. 9 1 ; ф - коэффициент на 
пор а ) . 

1 М. А. П е ш к и н, О влияНIИIИI температуры жидкости на кавитационные ха
рактерисmки центробежного насоса, «Теплоэнергетика», 1 958, .N'2 2 .  
u 41  



1 14  Глава lll. Кавитация в центробежных насосах ЖРД 

Высказанные соображения имеют значение для оценки кавита
ционного запаса и интенсивности кавитации. Следует иметь в виду. 
что абсолютное давление на входе в случае перекачки горячих 
жидкостей всегда будет значительно выше, вследствие  роста дав
ления параобразования с :rrовышением температуры. 

Данные кавитационных испытаний, полученные при работе на
соса на холодной воде, обычно переносятся на случаи работы на
соса при других жидкостях и при других температурах. Однако из 

. "' 

Pn t 

l _ _ _ _ _ 

Фиг. 92. Влияние зав1исимости давления парообразова1ния 
от температуры 1!18. относительный перегрев для !Равлич

·НЫХ жидкостей.  

сказанного выше следует, что прямой перенос этих данных может 
иногда привести к неточным выводам.  В отдельных с;JУЧаях полу
ченные из опытного исследования насоса на воде значения !!.hдJ!,. 
до.1жны быть изменены. В общем случае 

!J.hдин = k !!! hдии.воды • 

Чем круче протек
.
ает зависимость рп =/ (t)  (фиг. 92) , тем мень

ше будет относительный перегрев жидкости при падении давления 
и уменьшится склонность ее к кавитации. Для жидкостей, имею
щих зависимость pп= f (t )  более крутую, чем у воды, кОэффициент 
k < 1 .  Так, например, для пропана k = 0,87 для углекислоты k = 0,5. 

На фиг. 93 показана зависимость давления параобразования от 
температуры для наиболее типичных компонентов топлива ЖР Д и 
для водЫ. Из сравнения кривых фиг. 93 можно оценить кавитаци
онные свойства рабочих жищюстей по сравнению с водой. 

В табл. 1 приведены отношения В/В н,о, полученные расчетом 
для некоторых жидкостей, применяемых в ЖР Д. Чем больше от
ношение В/Вн,о, тем больше могут отличаться данные кавитацион
ных испытаний на воде и на натурном рабочем теле. 



СН O li гС2Н50Н 

3 , _ па •• n. .n. Н20 rетранuтрометан 

ДtJметuлгшJдазин щи{�;;ОIU Тонка HzOz 
Pn ммртст д и хлорэтан HN03 Н2Нч ,:(onni'IJ� 

\""' 1 �,-�- -l< 
-�Hfi!lЦH н2 

� Oz NH3 NzOz 
7300 
7000 

1·! ll �пи nmi НUIЩ' 

r 

500 
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40 

'30 

20 

70 

5 
-240 -220 -200 -180 -180 'ВО -бО -40 -;�l о 20 40 80 во IOj !'lO !ЧО !б О 180 200 t ос 

Зак. 41. 

Фиг. 93. 3'а•внеимость да.вления па.рообразоваНiия от темпера11У·РЫ для некоторых J!\JИДКО<:ТеЙ. 
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Таблица 1 
Отн осител ьное значение интенсивности кавитации 

в 
Наимен ование жидкости Фор мула tж в 0С 

--
В н, о 

Азотная кислота HN03 +15 1 , 68 
Кислор од 02 -183 1 , 95 - 10-2 

Четырехокис ь  азота N204 +15 7 ,  72 · 10-' 
Перекис ь  водорода Н2О2 +40 1 3 , 9  
Этиловый спирт �Н50Н +15 1 , 2 1 
Метиловый спирт СН30Н +15 0 , 236 

П р  и м е ч а н и я. 1. К омплекс Вн 0 рассчитан для 15° С. ' u 2. Расчет п р оизведен для одинаковых скор остен движения жидкости . 
При этом отношение давлений в формуле ( 107) за мене н о  отн ошением 
у д ельных весов, так как Арj!:!.рн о= 'ТW2f'Тн 0w2н о· • • • 

§ 4. УСТАНОВКА ОСЕВОГО П Р ЕДНАСОСА КАК СРЕДСТВО ПО ВЫШ ЕН ИЯ 
А НТИКА В ИТАЦ ИО Н Н ЬIХ С ВО ИСТВ НАСОСНОГО АГР ЕГАТА 

Параметры осевого колеса 

Устанавливая перед центробежным колесом малонагруженную 
осевую ступень, можно значительно повысить антикавитационные 
качества насосного агрегата 1 • 2•  Малая нагрузка осевой ступени 
(небольшое разрежение ПPfl обтекании профилей осевого колеса ) 
обеспечивается малым- напором ступени, сравнительно большой гу
стотой решетки - частая установка лопаток или большая длина 
их, малым углом атаки и выбором профиля, у которого максималь
ное разрежение возникает далеко от входной кромки, т. е. в обла
сти повышенного давления. :Как показали опытные исследования, 
кавитационный коэффициент быстроходности может возрасти · в 
2 раза при установке предВключенной осевой ступени (фиг. 94) ; при 
этом были получены значения С порядка 3500-4000 1. Необходи
мый напор осевого колеса с учетом бескавитационной работы цен
тробежного следует установить по дополнительному падению дав-

1 В. И. Д у м о в, Повышение антикавитационных свойств центробежных 
ступеней насосов при помощи осевых предвключеi!!Ных ступеней, «Теплоэнергеm
ка», 1 957, N2 4. 

2 С. R о s s, G. В а n е r i а n, S ome Aspects of High-Suction specific speed 
Pump In ducers ,  Transact i ons ASME,  N o  8, 1 956 .  

8* 
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ления для центробе2Кного колеса насоса с учетом закрутки потока 
осевой ступенью (см. фиг. 29) 

2 н ......_ 6.рдоп А ). wl 

ст 
-::9

--
; 

"'Рдоп = 
ка•

-
; 

т . 2g 

w2 = (и - с  }2 + с2 • 
1 1 lu Im ' 

2 
с2ос.кол 

2g 

С 1и- для центробежного колеса найдется по закону cwR = const, 
исходя из с2и осевого колеса. Осевое колесо при этом целесообраз
но выбирать реактив'н:Ым с возможно большим статическим напо · 

Ни вол .ст  
5 10 J ... 1 l .1 1 
Ч 90 1 cr  ..... � l .  т 1 ... J 1 

IJ'  , оНасос со шнеком 1 
e Hacoc tfeз щнека Ч 70 

1 2 3 4 5 li 7 8 9 10 Рвх-Рп м вол .ст 
Фиг. 94. Срыв.ные кавитационные ХЗ!J>акт�истиюи мя 

насоса со шнеком и без него. 
Q=8,5 А/сек. n= IO 000 об/мин. 

ром и такой величиной с2и, которая приводит к уменыпению W1  
центробе2Кного колеса без значительного увеличения Ноr:.кол. 

Напор осевого колеса следует ограничить величинами, мини
мально необходимыми для обеспечения бескавитационной работы 
центробе2Кного колеса, так как nреобразование энергии в мало
нагру2Кенных осевых ступенях идет с меньшим к. п. д. , чем в цен
тробе2Кном колесе (большие поверхности тре·ния) и, кроме того, 
малонапорные колеса будут иметь более высокие �нтикавитацион
ные свойства. 

Расчет потребного напора осевого колеса следует проводить 

ДЛЯ радиуса , на КОтором разност-ь Нет-- 6Рдоп имеет минимальное 
т 

значение . 
Если срывпая кавитационная характеристика осевого колеса 

пологая  (фиг. 95 ) , то при малых допустимых давлениях на входе 
осевое колесо не будет выдавать полного напора,  а будет разви
вать меньший напор, соответствующий падающей ветви срывной ха· 
рактеристики. Это обстоятельство следует учитывать при рассмот
рении совместной работы осевого и центробе2Кного колес. 

Число оборотов осевой ступени часто выбирается таким 2Ке, как 
и центробе2Кного насоса, так как уменьшение числа оборотов осе
вой ступени, хотя и улучшит ее антикавитационные свойства, но 
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приведет к значительному конструктивному усложнению насосно
го агрегата. Кроме того, уменьшение числа оборотов осевой ступени 

н 

Рвх.лоn Рвх 
Фиг. 95. Срывпая кавит8Ц1Ионная хара.ктеристика 

шнекового осевоса nреднtасоса. 

снижает ее напорность, что может привести к тому, что статическо
го напора осевого кмеса не хватит для пред.упреждения кавитации 
в центробежном колесе. 

Шнековый осевой преднасос 

В насосах ЖР Д большое распространение получил один из ви
дов осевого насоса - шнековый (фиг. 96) . Шнековый насос - это 
осевой насос со спиральной винтовой поверхностью лопаток, харак
теризующейся соотношением r tg �.n=const. На фиг. 97 nоказана 
развертка шнекового колеса с прямыми 
лопатками. Такой шнек наиболее прост в 
изготовленин. Шнековый насос обладает 
высокими антикавитационными свойства
ми. Коэффициент � в формуле (80) мо
жет иметь значение 0,03-:-0,06, что объяс
няется малой нагрузкой лопаток колеса . 
Кроме того, такое колесо обладает осо
бенностью работать без срыва при начав
шейся кавитации, т. е. при наличии паро
вых и воздушных пузырьков 1 • 

На · фиг. 98 приведены фотографии 
шнека, работающего при разных стадиях Ф 96 n .. � ... иг. . D111еПIНИи 9ид шве-
кавитации. В центробежном колесе на - кового осевого преднасоса. 
чавшаяся . интенсивная кавитация в обла-
сти входа на  лопатки приводит к срыву режима, так как течение 
жидкости в колесе происходит по направлению действия центро
бежных сил. Более плотная жидкость при течении по межлопаточ-

1 С. R о s s, О .  В а n е r i а n, Some A sp e cts of High-Suct i on specific spee d  
Pump Jn ducers, Transactions ASME; N o  8 ,  1956. 
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ному каналу центробежными силами отрывается от паровы·х и 
газовых полостей; что усугубляют развитие кавитации и приводит 

. 

Фиг. 97·. Развертка шнекового колеса с п:рямым•w лопаткам!И•. 

к прекращению течения жидкости. В осевом колесе при достаточ · 

ной длине межлопаточных к?налов начавшаяся кавитация в пери
ферийной области колеса ( где наибольшие относительные скоро-

Фиг. 98. Работающий ш�tек. 
а-п р и  начавшеАся кавитации на входе. На в ы ходе из колеса кавитационная зона от
сутствует, б-при развитой кавитации на входе. На выходе из кQJieca кавитацион ная 
зона отсутствует. в-п р и  р азвитой кавитации по всей проточной части. г-Фотография 

однозаходного шнека. 
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сти) может не приводить к срыву режима ,  так как по мере дви
жения по межлопаточному каналу парагазовые включения будут 
конденсироваться, перемешаясь в область повышенных давлений, 
и сжиматься жидкостью, перемешаемой центробежными силами с 
меньших радиусов. Подобное радиальное перемещение жидкости 
будет иметь место при наличии на периферии среды меньшей плот· 
ности, которая нарушает радиальное равновесие. Возможно. что 
конденсации паровых фаз помогает уменьшение сечения конус
ной втулкой 1 • Для подавления кавитации каналы шнека должны 
иметь достаточную длину. 

Число лопаток (число заходов) может быть различным, от одной 
до трех. Большое число лопаток приводит к сильному загромож
дению проходиого сечения. При одной лqпатке - однозаходный шнек 
(см. фиг. 98, г) - поток на выходе из колеса существенно неосе
симметричен. При двух лопатках загромождение певелико и кру
говая несимметрия потока значительно снижается. Исходя из этого, 
считают, что оптимальное число лопаток z=2. 

Опытное исследование 2 показала. что за расчетный следует вы
бирать не средний диаметр (равный полусумме внутреннего и на
ружного диаметра) , а определенный по формуле (см. фиг. 96)  

Dp =  -.fзD� + �2 • ( 108) 

Средний теоретический напор струйки 

Сре.щшй напор, развиваемый колесом 
R 21t J Г;Ст;Нт l dr 
r 

( 109) 

( 1 10) 

Нт находился по фо рмулам ( 109) и ( 1 10) , исходя из измеренного 
опытн ым путем поля скоростей cm1 и с2111 •  Радиус, на котором 
Н т 1 равнялся Нт, был принят расчетным .  Расчетный диаметр 
получился больше среднего. Эrо объясняется тем, что у втул ки 
на выходе наблюдается зона противотоков . Все геометрические 
размеры шнека определяются для этого расчетного диаметра Dp 
(см . фиг. 97) . 

Шаг лопаток подсчитывается так: 

1 См. сноску на стр. -J! 

�tDp t = p z 

2 И. В. М и р· о л ю б о в, Расчет характ�рис11ик осевых преднасосов, 
стия Высшей .школы, серия «Авиационная техника», N2 1, 1 959. 

Изве-
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Тангенс угла подъема спирали равен 

Sp 
tg �л.p = -D ' n Р 

где Sp- шаг винтовой линии. 

Uo 
Фиг. 99. Тре;гольники скоростей для швекового nредНtасооа. 

Ширина межлопаточного канала ар определяется по формуле 

аР= ( tP - ар) s in �л .р •  

llp ap = --=--
sin Pл.p ' 

где О'р- толщина лопатки в плоскости вращения ; 
8р- норма.1JЬная толщина лопатки. 

Поток подходит к шнеку с углом, меньшим угла лопатки, т. е. 
с положительным углом атаки, обычно равным З-;-8с... На фиг. 99 
показан треугольник скоростей при отсутствии у потока закрутки 
на входе. Пройдя межлопаточный канал, поток в относительном 
движении примет направление лопаток. В абсолютном движении 
поток отклонится в сторону вращения ; у потока появится закрутка 
по вращению - окружная составляющая С2и>О. 

Теоретический напор насоса определится из уравнений Эйлера 
для расчетного диаметра 

н - UpC2u p 
т - g • 

Очевидно, что шнек не может работать rфи нулевом угле атаки. 
При нулевом угле атаки С2и = О  и Нт = 0, т. е. шнек не развивает 
напора. 
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При расчете швеков вводится понятие густоты решетки т, поД. 
которой понимают отношение длины лопатки шнека Ь к шагу t 

ь 
't = - . 

t 

Малая густота (т< l )  приводит к снижению напора колеса. На· 
входе в шнековый насос имеет место отрыв потока при малых т; 
поток не успевает выравниваться и выходит с меньшей закруткой. 
При большой густоте будут большие потери на трение в решетке. 
Оптимальная густота лежит в пределах 

Топт = 1 ,5-:- 2. 

Наружный диаметр шнека определяется диаметром входа цен
тробежного колеса или величиной скорости входа . 

Значение Сот определяется величиной расхода Q и числом обо
ротов n. Опытное исследование шнековых насосов показала .. 
что Сот можно выбирать по формуле 

3 
Сот оnт= (0,025 -+- 0,03) 'VQ!i2. ( 1 1 1 )· 

Для шнека так же, как и для центробежного колеса, Сот долж
на в�бираться, исходя из минимума !'J.hl1mf [см. формулу (94) ]. Прак
тичееки коэффициент, определяющий оптимальное значение c0m, 
может несколько отличаться от теоретически найденной оптималь
ной величины. 

По выбранной величине Сот и Q' находят наружный диаметр. 
шнека D 

Внутренний диаметр шнека оnределяется из чисто конструктив
ных сообр,ажений; его следует выбирать возможно меньшим. Чем 
больше отношение наружного диаметра осевого колеса к диаметру 
втулки D/d, тем больше вырастает площадь лопаток и падает на
грузка, тем выше будут антикавитационные свойства осевого ко
леса (фиг. 1 00) 1. 

По известным значениям наружного диаметра D и диаметра_ 
втулки d находят расчетный диаметр Dp. 

1 В. И. Д у м о в,  Повышение антикавитационных свойств центробежныJt 
стуnеней насосов IIIPИ .nомощи осевых nредвключенных стуnеней, «Теплоэнерге

тика», 1 957, .N'2 4. 



1 22 Глава 1/1. Кавитация в центробежных насосах ЖРД 

Угол установки лопаток определяется по углу входа потока и 
оптимальному значению угла атаки для расчетного диаметра 

� 1л= �о+ t. 

Угол потока при входе на лопатки �о находится по отношению 
скоростей co.,;,fup " 

1900 
1800 
1700 
1600 1,5 

"" v 
l/ ,... 

2,5 

1 
./ 

� t Сот l"'o= arc g - . 
"1 

Оптимальная величина угла атаки 
i опт ·= 2-;-бо. 

Профиль лопатки шнека может 
быть различным. Наиболее целесоgб 

� разен с технологической точки зрения 
J.S d и по соображениям прочности прямой 

Фиг. 1 00. Влияние D;d на ан"I1И- трапециевидный профиль (см.  фиг. 96) . 
Входную кpol\iKY целесообразно 

срезать под углом к потоку. Этим зона 
наибольшего профильнога разряжения смещается в область повы
шенных давлений. 

кавитационные качества шнека. 

При расчете необходимого подпора для бескавитационной ра
боты всего насосного агрегата коэффициент '-• для шнековых осе
вых насосов приближенно может быть вычислен по формуле, пред
ложенной В. И. Думовым . 

лкав = � sin � s in  i, 
'Х. 

r де х - коэффициент, учитывающий загромождение проходиого D2 - d2 ,сечения лопатками и втулкой; x == ---k i D2 



Глава IV 
ПОТЕР И В ЦЕНТРОБЕЖН ЫХ НАСОСАХ 

§ 1. ГИДРАВЛ И Ч ЕСК И Е ПОТЕР И  В ПРОТО Ч НО й  ЧАСТИ 

ЦЕ НТРО Б ЕЖНЫХ НАСОСОВ 

Гидравлические потери определяются в основном характером 
течения реальной вязкой жидкости у стенок, т. е. течением в погра
ничном слое, и местными потерями (резкое изменение скоростей 
и сечений) .  

В колесе насоса, в отводящих и подводящих устройствах погра
ничный слой находится под воздействием : 

1 )  жИдкости, текущей по каналу, которая увлекает погранич
ный слой ; 

2 }  торможения, обусловленного силами трения жидкости о 
стенкй:; 

3 }  торможения, обусловленного возрастанием давления вдоль 
канала ( градиента давления ) .  

Два последних фактора вызывают замедление течения погра 
ничного слоя и в отдельных случаях приводят к обратному движе
нию пограничного слоя и появлению вихрей. Вихри проникают в 
зону свободного течения. В результате образуются три области те
чения : 

1 }  область, где потери энергии обусловливаются обменом им
пульса1'11и между частицами, принадлежащими струям различной 
скорости ; 

2 }  область безвихревого течения у стенки - потери энергии 
обусловливаются силами трения ; 

3 }  область вихревых течений - энергия тратится на воссозда
ние вихрей. 

Потеря энергии может вызываться также неустановившимся 
движением жидкости, т. е. изменением по времени поля скоростей 
и давлений. на что потребуется дополнительная энергия. Такое не
установившееся относительное течение жидкости наблюдается в цен
тробежных насосах при нарушении осевой симметрии течения в 
подводящих и отводящих устройствах. 

Количественный учет гидравлических потерь в каналах насоса 
затруднен, особенно для каналов колеса ; опытные данные имеются 
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только для течения жидкости в неnодвижных каналах простой 
формы. Рассмотрим возможные вихревые зоны в nроточной части 
насоса. 

Вихревые з9ны при обтекании JJопаток 
При Q/Qр -<. 1 -углы ат�ки положительные 1 (фиг. 1 0 1 ) , происхо

дит отрыв струи к концу лоnатки с нерабочей стороны. В этом 
месте кинетическая энергия частиц в жидкости пограничного слоя 
будет недостаточна для преодоления давления, обусловJJен�ого 

j?l, 
Фиг. 1 0 1 .  Возможные вихревые зоны nри 
обтекаНIИIИI лоnаток с nоложительными 

углами атаkИ. 

уменьшением относительной скорости как по каналу, так и по дуге 
окружности. 

При увеличении расхода сверх нормального могут возникнуть 
отрицательные углы атаки (фиг. 1 02 )  и отрывные вихревые зоны 
с рабочей стороны. В этом убеждают опыты с фотографированием 
обтекания лоnаток колеса центробежного насоса, проведеиные ака
демиком Г. Ф. Проскура .  

При конфузорной форме канала, приводящей к увеличению от
носительной скорости, потери, связанные с отрывом потока от по� 
верхиости лопаток, уменьшаются. 

Возникновение париого вихря в канале колеса 

В межлопаточном канале возникает вихревое движение, вы
званное влиянием боковых стенок. 

В центре канала nоток находится в динамическом равновесии. 
Повышенное давJJение у набегающей стенки лопатки уравновеши-

1 На фиг.  101  и 1 02 треугольники скоростей nостроены без учета толщины 
лоnаток. 
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вается соответствующим распределением скорости протекания жид
кости (фиг. 1 03) . У боковых же стенок трение уменьшает величину 
относительных скоростей, следовательно, уменьшает энергию жид
кости в большей степени у нер.51бочей стороны, т. е. там, где скорости 
больше. Это приводит к возникновению течения вдоль боковых сте
нок из области повып.r.енного давления, которое в свою очередь 
вызывает обратно направленное течение в центре канала. В ре
зультате в межлопаточном канале образуются два ... вихревых тече
ния ,  так называемый «парный вихрь». Эти течения являются 
паразитными, приводящими к непроизводительной затрате 
энергии. 

Развитие вихрей, возникающих во входной области по ширине 
лопатки 

При большой ширине лопаток на входе может образоваться вих
ревая зона даже на расчетном режиме. На создание вихрей будет 
затрачиваться энергия. При расходах, меньше расчетного (фиг. 1 04 ) , 
подобные вихревые зоны могут возникнуть на входе и выходе из 
межлопаточного капала. 

Фи•г. 1 04. КЗJР11И'Н•а обрат
ных вихревых течений 
n;IJ'{ 11>асходах меньше 

р асчетного. 

Фиг. 1 05. К возник

новению вихревых до
рожек у торцовых ·обо-

дов колеса. 

Вихреобразование на поверхности разрыва скоростей 

Всякие поверхности разрыва скоростей, которые имеют место. 
например, у торцовых ободав колеса, у языка спирального диф
фузора являются в то же время поверхностями вихреобразо
вания. Частицы жидкости с одной стороны увлекаются потоком 
большей скорости, с другой - тормозятся за счет внутрижидко
стного трения. В результате вдоль поверхности разрыва образуется 
вихревая дорожка. На воссоздание этих вихрей затрачивается 
энергия . 
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На фиг. 1 05 показана схематичная картина возникновения вих
рей по поверхностям разрыва скоростей у внешнего обода KOJleca. 
Эпюра абсолютных скоростей условно повернута в плоскость чер
тежа. 

Отрывное течение в конических диффузорах 

Конический диффузор является неотъемлемым элементом цен
тробежного насоса ЖРД. Течение в конических диффузорах мо
жет сопровождаться вихревыми зонами .  Рассмотрим возможную. 
картину их образования. 

Фиг. 1 06. Эпюры скоростей при 
течении по коническому диф

фузору. 

Фиг. 1 07. Картина течеНIИ>Я в поrра
Н'И!ЧНОМ слое диффузора. 

Эпюра скоростей при течении в конических каналах очень кру-
та, даже при малых углах раскрытия конуса (фиг. 1 06, эпюра а) .  
При больших отрицательных градиентах давления картина тече
ния в пограничном слое имеет вид, изображенный на фиг. 1 07. При 
течении жидкости в сторону больших давлений жидкость v стенки 
может остановиться - произойдет нарастание (набухание) погра
ничного слоя и возникнут обратные токи. В результате появятся 
вихри и отрывное течение сначала у стенки канала, а затем и по 
всему каналу. При турбулентном потоке отрыв от стенки (фиг. 1 06, 
эпюра 6) может появиться, начиная с углов раскрытия "( =8- 1 0°. 

Все гидравлические потери, имеющие место в проточной части 
насоса, оцениваются гидравлическим к. п. д. 

� м  "flг = l --- . 
Н т 

Важно уметь оценить гидравлический к. п. д. при проектиро 
вании насоса и выбирать такие конструктивные формы проточной 
части, которые обеспечили бы максимальный к. п. д. при хороших 
антикавитационных свойствах насоса. 

Остановимся на методах определения гидравлического к. п .  д .. 
насоса. 
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§ 2. МЕТОДЫ О ПР ЕДЕЛ Е Н ИЯ ГИДРАВЛ ИЧЕСКО ГО. К. П. Д. НАСОСА 

Опытный путь 

После изготовления спроектиfюванного насЬса проводят его 
подробные испытания с целью получения 'I'Jr. 

Наиболее просто в опытах паходится полный к. п. д. насоса 

QHy 
1Jв = 75N8 • 

Замерив потребляемую мощность, расход и напор, находят пол
ный к. п. д.  н асоса. Кроме того, в специальных опытах (методически 
весьма сложных) определяют объемный к. п. д. насоса 'lloб и механи
ческий к. п . д. насоса 'l']мех. 

Гидравлический к. п. д. при этом легко определится из соотно· 
шения 

'1Jr = 'IJн • 
'1/об'IJмех 

Несомненно, что это наиболее надежный путь нахождения 'll r, хотя 
и трудоемкий. 

Определение к. п. д. , исходя из теории подобия 

В технике насосостроения, особенно при создании насосов для 
мощных стационарных установок, широко применяется метод мо
делирования. При выпуске новых насосов изготовляют модель мень
ших размеров и испытывают ее. Затем, пользуясь соотношениями. 
выведенными для подобных насосов, пересчитывают к. п. д. с мо
дели для натуры. 

При пересчете гидравлического к. п. д. следует учесть, что у на
турного насоса 'l']r должны быть больше, чем у модели, так как 
влияние шероховатости у натурного насоса меньше. Отношение 
величины, характеризующей шероховатость, к линейным размерам 
у натурного насоса обычно значительно меньше. 

Пользуясь теорией подобия, можно получить расчетную фор
мулу для 'l']r, опираясь на  экспериментальный материал, как это 
сделал А. А. Ломакии 1 . 

Если принять. что гидравлические потери пропорциональны квад
рату скорости протекания жидкости и коэффициенту потерь при те
чении жидкости в каналах Л, то получим следующее соотношение : 

с2 
!:!.h = const · Л - ·  2g ' 

� м  � = 1 - -- ·  " lr  Нт ' 

1 А. А. Л о м а к 1'1 н , Центробежные и nроnеллерные насосы. Машrиэ, 1 950. 
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с2 

const · A. --

'1/г = 1 - ___ 2...:::g:._ Н т 
Для подобных режимов 

следовательно, 

..JL = const; Н т 

'У)г =  1 -const · Л. 

Гидравлический к. · п. д. насоса будет зависеть только от коэф
фициента потерь Л, считая, что потери при течении жидкости в на
сосе пропорциональны квадрату скорости протекания жидкости 
(что можно сделать лишь в качестве первого приближения) . 

Коэффициент потерь Л при течениях жидкости определяется чR.: 
лом Рейнольдса.  При больших числах Рейнольдса (область авто
модельности) коэффициент потерь зависит только от относительной 
шероховатости. Течение в насосах ЖРД происходит всегда при 
числах Re, соответствующих автомодельности. Условно число Re 
подсчитывается по величине окружной скорости на выходе из н а ·  
соса и по наружному диаметру D2: 

' 

Re = u2D2 • "V 

Действительные числа Re в отдельных каналах будут другими, 
но опыт показал, что данные по потерям, приведеиные к 
Re = и2D2/v , дают удовлетворительную сходимость. Опыты, прове
деиные с насосами, подтвердили в основном общность законов изме
нения потерь при течении в трубах и насосах. Подтвердилось и 
то, что изменение числа Re в области автомодельности мало влияет 
на величину потерь ;  по опытным данным изменение Re в три раза 
.не повлияло на 'У)г,  а шероховатость стенок влияет сильно. 

А. А. Ломакии L приводит пример, согласно которому замена 
в крупном насосе литья механически обработанными поверхно
стями увеличила к. п. д. насоса на  1 0 % .  Опыты также показали 
большое влияние на к. п. д. чистоты поверхности отводящего устрой
ства насоса.  

Дл.я течения в трубах получена слеДующая зависимость коэффи
циента потерь от относительной шероховатости : 

1 Л = -------

1 См. сноску на стр . 1 28. 

9 41 

( 1 1 2) 



1 30 Г лава I V. Потери в центробежных насосах 

Здесь k - коэффициент абсолютной шероховатости - величина 
практически одинаковая при одинаковом способе обра
ботки для любых насосов ; 

d0 - характерный гидравлический диаметр. 

В качестве характерного гидравлического диаметра насоса 
А. А. Ломакии выбирает D0др. 

� r  
0, 9  
qв 
0,7  
0,6 
0,5 
0." 
о.з 

1 
/ t-

1 

1 i i ! 1 1 0.2 О 100 lOO JI)O ц ОО 500 600 700 800 !JOO 1000 t /00 Do n p  

Фиг. 108. ЗаВJИси.мостъ -гидравлического к .  rr. д. от цриведеl!lного диаметра 
входа. 

Тогда 

(В + lg Dопр)2 "1r = 1  А 

Обработка опытных данных (фиг. 1 08)  позволила получить сле
дующую формулу: 

где Dопр в .мм. 

1 0 , 42 
11г= - ' (lg Dопр - О ,  172)2 ( 1 1 3 )  

Наиболее надежен путь пересчета "11г.н натурного насоса по 
известным "11г .м модели .  Пользуясь соотношением . ( 1 1 3) , найдем 
зависимость 'lг.н и 'lг.м = 

1 0 , 42 
'lг.н = - (lg Dопр.в - О ,  172)2 ; 

- 1 - 0 ,42 • "tlr.м - (1 D - 0 172)� ' g Опр.м , 
1 - "l)г.н (lg Dопр.м - 0 , 1 72)2 . = ' 1 - "l]г.м ( Ig Doпp.н - 0 , 172 )2 

(lg Dопр. м - О , 172)2 1j = 1 - ( 1 - "11 ) --'-----г.и · •г.у (lg Dопр.н - 0 , 1 72)2 ( 1 1 4 )  
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К. Пфлейдерер 1 дает следующую формулу : 

( 
) ( nм )0, 1 ( f?м )0,1 

'1\ - 1 - 1 - 'VJ - --• tг. н- ·•г.м n D · н н 
Пренебрегая слабой зависимостью fJг от n, получим 

"t/т.н = 1 - ( 1 - "t/г.м) ( �= у·1 • 

1 3 1  

( 1 1 5) 

Формулы А. А. Ломакина ( 1 1 4 }  и К. Пфлейдерера ( 1  15) дают 
у давлетверительную сходимость. 

Определение гидравлического к. п. д. насоса расчетным путем 

Чисто расчетный путь определения гидравлического к. п. д. 
насоса в настоящее время наИменее надежен. Теория не в состоянии 
дать конкретной величины потерь во многих элементах проточ
ной части насоса .  Экспериментальные данные также не дают воз� 
можности оценить все потери в проточной части насоса. Отсутст
вие экспериментального материала в известной мере связано с труд
ностью осуществления замеров во вращающемся колесе насоса. 

В литературе, однако, имеются попытки разработать р асчетные 
методы оценки потерь в насосах. К. Пфлейдерер 2 предлагает такой 
метод для насоса с направляющим аппаратом. Большая работа по 
подбору и обобщению экспериментального материала для расчета 
потерь в элементах проточной части вент:иляторов была проделана 
в ЦАГИ под руководством проф. В. И. Поликовского 3• 4• 

Приведем возможную схему определения потерь в элементах 
проточной части насоса для расчетного режима по р асходу, исходя 
из общих положений гидравлики и методики расчета , предложен
ной в трудах ЦАГИ и книге Пфлейдерера. 

П о т е р И  в к о л е с е  

1 . Потери на трение в каналах колеса не могут быть точно учте
ны, исходя из общих закономерностей течения жидкости по трубам. 
Опытные исследования 5• 6 показывают, что потери при течении 

1 К:. П ф л е й  д е р  е р, Лопаточные машины для жидкостей и газов, .Маш
гиз, 1 96Q. 

2 К:. П ф  л е й д е р е р, Центробежшые и пропеллерные насосы, ОНТИ, 1 937. 
а В. И. П о л и к о в с к и й, К: вопросу о расчете вентиляторов и насосов, 

Труды ЦАГИ, 1 932. 
4 В. И. П о л и к о в с к и й, М. И. Н е в е л ь  с. о н, К: вопросу о расчете вен

тиляторов и насосов, Труды ЦАГИ, вып. 272, ч. 11, 1 936. 
5 Р. Г. П е р  е л ь  м а н, В. И. П о  л и к о в с к и й, Гидравлическое сопро

тивление прямо;]]инейных каналов в поле центробежных сrил, �раткие сообще
IНИЯ отн АН СССР, N!l 1 0, 1 958. 

в В. Ш п а  н х а  к е, Рабочие колеса насосов и турбин, ОНТИ, 1 934. 

9* 
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жидкости в поле центробежных сил значительно выше, чем в не 
подвижных каналах. Для точного расчета этих потерь еще недо
стает экспериментальных данных. Приближенно можно рассчитать 
потери на трение. как потери при течении в неподвижных каналах, 
увеличивая коэффициент сопротивления Л в соответствии с данны
ми опытов. У словно межлопаточный канал заменяется трубой с гид
равлическим диаметром, определенным исходя из размеров канала.  

Поперечное сечение канала для течения жидкости в относитель
ном движении в соответствии с фиг. 1 03 :  на  входе аб = 

= t1-0'1) sin �1nb 1 ;  на  выходе вг = ( t2-0'2) sin �2пЬ2, где 0'1  и 0'2 -· соот
ветственно толщины лопатки в сечении окружностью. 

ДИаметр трубы такого же гидравлического радиуса найдется по 
известной- формуле 

D = 4F 
r П ' 

где F - площадЬ поперечного сечения канала ;  

П - смачиваемый периметр канала. 

D1 = 4F = 4 (t! - a!) sin �мЬ 1 
r П 2 [(tl - a !) sin � III + bt l  

У читывая, что 

получим 
2t l -- s ! n � 1 лb1 

D _ _  k..:..l ___ _ lr - t 

Аналогично 

-1 s in ���� + Ь 1 kt 

Для течения в трубах 

Для каналов насоса 

lтр w� 
Ah = Л - -тр Dr 2g 

2 
t!. h = f... � Wcp 

тр Dг.rp 2g ' 

( 1 1 6) 

. 

( 1 1 7) 

(1 1 8) 
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где 

Wcp 
lл - длина лопатки. 

Для неподвижных каналов Л находится в зависимости от числа 
Рейнольдса и относительной шероховатости канала, при Re>2000. 

Л = 0,3 1 64 � для гладких стенок;  
Re • 

1 Л = для шероховатых стенок. 
( 1 .74 + 2 IgfY 

Для поверхностей после литья k = О,Об-:-0, 1 .мм. 
Опыт показал, что гидравлические сопротивления в поле цент

робежных сил возрастают по сравнению с неподвижными кана
лами. 

В работе В. И. Поликовского и Р. Г. Перельмана 1 дано опыт
ное определение гидравлических сопротивлений вращающейся тру
бы. Зависимость отношения коэффициента сопрот:ивления при вра
щении Л., к коэффициенту соnротивления неподвижного канала л0 
показана на фиг. 1 09. Опыты проводились на воздУхе с гладкими 
латунными трубками внутреннего диаметра 1 0, 20,  28 .м.м, распо
ложенными по радиусу. 

В результате обработки опытных данных авторы предложили 
расчетную формулу, по�твержденную опытом в диапазоне чисел 
Рейнольдса Rec = 5  · 1 04-:-7 · 1 05, подсчитанных по расходной скот 
рости Cm1 cp (меридиональной составляющей абсолютной скорости, 
которая в данном случае равна относительной скорости протекания) . 

Л.., (3 ,62 · 1 0-7 Reu )m ( 1 -_Г2m+t ) ' 
-- =  1 _j_ _  • ( 1 1 9) Ло 1 2m +  1 1 - г  

где т = 1 ,85 + 0, 1 8 · 1 0-4Recm; 
- r r = -1 - отношение меньшего. радиуса к большему; 

Г2 
R иоD2 р u eu, = --- - число еинольдса , рассчитанное по наибольшей v 

окружной скорости ; 
Ст ерЬкап 

Recm = - число Рейнол ьдса , подсчитанное по расходной v 
скорости с т ер для насоса ; за ширину канала ькан 
можно принять ширину, равную ь2. 

1 Р. Г. П е р е  л ь  м а н, В. И. П о л и к о в с к и й, Гидравлическое сопро
тивлеiDие пря молинейных кан алов в поле цеmробежных сил l(раткие сообще-ния ОТН АН СССР, .N"g 1 0, 1 958. 

' 
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Условно в качестве первого приближения можно применить 
формулу ( 1 1 9 ) для подсчета потерь трения при течении в каналах 
колеса насоса . 

Z.O 

1.5 

0,5 

! \ 

1\ 
\ 1 \/ 

Re cm ........ \ \; \ 
0,5·10" \ 

!\ 1\ 
1\-.-\ \ \ 

7,5·10 " \ \ ) \ 
� \ 

2,5·10" \ \ \ 
� \. 

\. 
........ 

o,s 

J.5· 10 � 

'1,5-10* 
v 
1 \  

\ 
1\ 1\ \ \ 

" '\, \. 
........ " ........ � l".... 
.......... .......... � 1'-� - r--

7.0 

1 
{ 

t::::: :::--. 

стер 
1 J -- . -...." 

� �t \-
"" -,.. .., L." 1 \ .... - t.: 

t-. 

' 
1 

Фиг. 109. Влияние вращеншя на коэФФИI11иент соп•рот.ивления. 

г-

2. В насосах, особенно при ns>SO, наиболее существенные поте
ри связаны с наличием вихревых зон, отрывных течений и т. п. 
Наличие угла атаки и неравномерного · распределения скоростей 
вследствие вращательного движения, поворота потока и воз
можного незаполнения сечения, приводят к появлению вих
ревых зон и необратимых потерь, связанных с воссозданием 
этих зон. 

В. Кухарекий 1 определил условия, при которых возникают от
рывные вихревые зоны у задней стенки вращающегося канала.  

1 W. К u с h а r s k i ,  Strбmнngen einer re ibungfreien Fliis igkeit bei Rotation 
fester Korper, Munchen und Berlin,  Ol denburg, 19 18. 
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У слови е безотрывного течения записано им в виде 

( 1 20) 

где q - расход на 1 см ширины меридионального сечения 
в см3/сек.см; 

Q' q = - ,  ь 

ro - угловая скорость вращения; 
h - половина ширины канала .  

Для каналов центробежных насосов 

h = (t2 - а2) sin �2л 
2 с.м.  

Запишем формулу в таком виде : 

Q' ( t )2 • 2 А 
-- > 2 - 02 SШ t'2л · 
b w 

( 12 1 ) 

Для большей части центробежных насосов условие безот
рывного течения в межлопаточном канале не выдерживается. Следо
вательно, потери на вихреобразование существенно велики. 

Вихревые потери наиболее трудно поддаются точному количест
венному учету. Обычно их определяют по коэффициентам, подтвер
жденным опытными исследованиями. В работе ЦАГИ приводятся 
данные по коэффициенту потерь на вихреобразование при обтекании 
Лопаток вентиляторов. Эти данные получены экспериментальным 
определением всех других потерь и нахождением потерь, связанных 
с обтеканием лопаток методом исключения. 

Обычно потери ,  связанные с вихреобразованием, относят к ско
ростной энергии на входе в колесо. Для прикидочных расчеrов мож-
но принимать 

( 1 22) 

В . И. Поликовский 1 рекомендует выбирать � в зависимости 
от угла атаки 

i =  - 5 +  10° ;  �вихр= О,З -+ 0,4 ; 

i = 10 + 20°;  евихр = 0,4 -+ 0,6 

1 В. И. П о л 1111 к о в с к и й ,  Вентиляторы, возд�одувы, компрессоры, т. 1 1 ,  
онти. 1 936. 
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3. Если в относительном движении поток тормозится вследствие 
диффузорности канала, то следует ожидать дополнительных потерь, 
которые можно учесть по следующей формуле: 

h 
� w�-w� 

!:J. д = <;д -- ,  2g 
где � = 0,3+0,6. Формула имеет смысл при w 1>w2. 

Общие потери напора в колесе найдутся суммированием 

/:1hкол = !:J.h.,p + !:J.hвихР + t:.hд • 

П о т е р и  в с п и р а л ь н о м  д и ф ф у з о р е 

( 1 23) 

П о т е р и н а т р е н и е о с т е н к и. Диаметр трубы того же 
гидравлического радиуса для любого сечения спирали найдется по 
соотношению : 

тогда 
n 
1; Dг l 

D = -i=_t __ г.ср n 
Для нахождения потерь условно заменим спираль трубой с гид

равлическим радиусом, равным среднему гидравлическому радиусу 
спирали ; скорость движения найдется как средняя скорость движе
ния в спиральном диффузоре 

с . = 1.!_ _9_ . 
t 2n: Fi ' 

n 
1: Cj 

" i=l с =-- · ер n 
Число сечений, для которых определяют скорость и площадь се

чения, обычно выбирают равным 6-8 и располагают их под рав-
ными углами. 

с 2  
t:J.h = А� ср.сп тр.сп 2Dг.ср 2g ( 1 24) 

Каждая струйка имеет разную длину; поэтому условно за длину 
эквивалентного трубопровода можно принимать z .... /2, где l сп-длина 
осевой линии спирали. 

, -J(R Dг. ер ) 
R _

lcp.cпDcp. r 
,... _ .е, -- , е - . 2k v 

В спиральном диффузоре имеют место дополнительные потери 
энергии ввиду того, что скорость выхода из колеса больше скоросrи 
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движения в спирали на том же радиусе. Вследствие турбулентного обмена импульсами скорости по сечению выравниваются ; благодаря этому окружная составляющая скорости в спирали на радиусе Г3 будет меньше окружной составляющей скорости на выходе из колеса Сзи. 
Потеря энергии, связанная с внезапным изменением скорости,ударные потери - найдетс:я по формуле 

с2 - с2 
!J.h = Е Зи 4 

уд 2g 
где С4 - скорость в выходном сечении спирали ; 

Sуд = О,З-:-0,5. 

После преобразований получим 

П о т е р и в к о н и ч е ·с к о м д и ф ф у з о р е 
2 

Свх 
дhкон.д = kд�д 2g • 

( 1 25)· 

(1 26} 

( 1 27) · 
kд - коэффициент, учитывающий неравномерность скоростей на входе в конический диффузор . 

Опытные исслеДования показываiот, что при течении в конических каналах с неравномерным ·распределением скоростей по·тери значительно бо:.11ьше. Следует выбирать kд, равным 1 ,5-2, так как при входе в конический патрубок насоса ЖР Д имеет место существенная неравномерность скоростей. 
Коэффициент потерь в коническом диффузоре 6д найдется по· известной из гидравлики формуле 

е =  ). ( 1 - -1 ) + sin т (1 � -1 )2 • д 1 п2 n2 8 s in 2 

где 1 - угол раскрытия диффузора;  

n - Fвых • - Fвх ' 

( Dcp ) Л =/ Re, 2k , 

( 128)>. 
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П о т е р и  в с т у п е н ч а т о м  д и ф ф у з о р е  

Потери в ступенчатом диффузоре найдутся суммированием по
терь в коническом диффузоре и потерь внезапного расширения 

Аhступ.д = Ahкol' .д +' Аhвн.ра сш; 
2 

· Свых.ков 
Аhвв.расш = евн.расш --'-'=2:...::g"-=-

·�вн.расш определяется по отношению площадей 

Fтр n' = ----=-
Fвых.кон.д 

( 1 29) 

( 130) 

Общие гидравлические потери найдутся как сумма отдельных 
потерь :  

L Ah = Аhкол + Аhсп.д + Аhкон
.
д • 

Гидравлический к. п. д. на расчетном режиме 
найденной величине гидравлических потерь 

"1 = 1 - j Ak 
r 

Нт • 

. 
определится по 

§ 3
. 

ОБЪЕМНЫВ ПОТЕ Р И  ЦЕ НТРО БЕЖНЫХ НАСОСОВ 

Под объемными потерями понимают затрату лишней мощности 
в связи с тем, что часть жидкости, воспринявшей энергию колеса, 
после колеса утекает и не попадает в систему. В наиболее обшем 
·случае утечка жидкости может происходить по трем каналам (см. 
фиг. 22) : 

1 )  через переднее уплотнение. отделяющее полость высокого 
давления от полости низкого давления - AQyt ; 

2 )  через разгрузочные отверстия - AQY2; 
3) через уплотнение по валу - АQ7з. 
Разгрузочные отверстия могут ОIJ'сутствовать, поэтому утечка 

АQт2 не обязательна для всех насосов. 
Уплотнение на валу, отделяющее силовую часть ТНА от про

точной части, как правило, стараются выполнять с полной гермети
:зацией, применяя контактные уплотнения и т. п. ,  при этом утечка 
АQтз практически происходит через дренажные отверстия. 

При проектировании турбонасосного агрегата ЖР Д важно 
:знать величину утекающей из полости высокого давления жидкости 
_AQ-y 
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Величина д:Qу определяет объемный к. п. д., который необхо
димо находить при расчете насоса 

Q' -4.Qy 
'11об = Q' 

Расчет количества вытекающей жидкости через уплотнение 
nроведем на примере щелевого кольцевого уплотнения, отделяюще
го полость высокого давления от полости низкого давления на пе
реднем диске (см. фиг. 22) .  

Утечка AQY, зависит от величины зазора в уплотнении, конст
руктивного выполнения его (острота кромок и пр . )  и перепада дав
лений, по:Ц которым оно работает. 

Расход через щель при заданном перепаде давлений найдется 
по известной формуле 

или 
AQyt = tJ.fy  v2g py �Pl ) 
AQY1 =!'-тсDу8у V2gH1 ,  

(131 )  

где � - коэффициент расхода ; 
fy - проходное сечение уплотнения ;  
Dy_- диаметр, на  котором расположено уплотнение; 
Ву - величина радиального зазора ;  
ру - давление перед уплотнением; 
P l  - давление на  входе в насос; 

Ну - напор, теряемый жидкостью при перетекании через уп
лотнение. 

Выразим НУ через статический напор колеса 

Py - pl = p2 - pl _Р2 - ру = Н _Р2 -ру 
1 1 1 ст т 

Р2 - давление на выходе из колеса. 

( 132) 

Для того, чтобы вычислить утечкv через уплотнение, следует 
найти давление перед уплотнением ру, которое определяется зако
'НОМ изменения давления в зазоре между вращающимиен колесом 
и корпусом насоса. · 

Определение давления в зазоре между вращающiфtся колесом 
и корпусом 

Распределение давления в зазоре между колесом и корпусом 
насоса зависит от характера движения жидкости в зазоре. Непо
средственно у стенки колеса жидкость вращается вместе с колесом. 
"У стенки корпуса жидкость неподвижна.  Очевидно, что промежу
-точные слои жидкости в зазоре приводятся силами вязкости в дви-
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жение, но имеют окружную скорость, меньшую окружной скорости 
колеса на данном радиусе. Примерная эпюра скорости в сечении 
зазора цилиндром произвольнаго радиуса показава на фиг. 1 1 0 .  

Фиг. 1 1 0. Эпюра оiфужН!Ых ско
;ростей в зазоре между колесом 

•И корпусом. 

ФиlГ. 1 1 1 . Эпюра МФИдионаnных ско
ростей в зазоре между кмесом и кор

пусом. 

При вращении жидкости в зазоре возникает движение ее в ра
диальной плоскости. Под действием центробежных сил слои жид
кости, прилегающие к колесу, будут перемещаться к большому 
радиусу. Под воздействием повышенного давления вдоль стенки 

Фиг. 1 1 2. Линия тока циркvляционно
го д!!IИЖения жидкости в зазоре межд/У 

KOJiecOM И КОРПVСОМ. 

корпуса начнется движение от пе
риферии к оси. Примерная эпюра 
скоростей движения жидкости в 
сечении радиальной плоскостью 
бокового зазора представлена на  
фиг. 1 1 1 , а линия тока - на  
фиг. 1 1 2. При  протекании через 
уплотнение эпюра меридиональ
ных скоростей будет несимметрич
на  (см. фиг. 1 1 1 ) .  

В качестве первого приближе
ния найдем давление перед уплот
нением для случая, когда утечка 
жидкости через уплотнение (вви
ду малости расхода вытекающей 
жидкости) не будет заметна 
влиять на распределение скоро 
стей и давлений в зазоре. При ра 
венстве моментов трения жидко

сти о колесо и стенку корпуса средняя угловая скорость враще
ния жидкости будет равняться половине угловой скорости враще
ния колеса 
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На всякую вращающуюся жидкость действует центробежная 
сила, которая приводит к повышению давления в ней. Примерно 
в середине зазора жидкость не будет иметь радиальной составляю
щей скорости, так как будет находиться в радиальном равновесии. 
Действие центробежных сил будет уравновешиваться силами 
давления. 

Найдем закон изменения давления по радиусу в зазоре для час
тиц жидкости, находящихся в радиальном равновесии. На элемент 

8 .зшор'f 

� 1 
Фиг. 1 13. Эпюры давлений в зазоре между колесом 

1111 корпусом и в проточной части колеса. 

жидкости, находящейся в радиальном равновесии, действует цент
робежное усилие ; df dr ro';r и разность давления dp (см. фиг. 1_1 1 ) . 

dr 
Радиус центра тяжести элемента жидкости ( r+ 2 )  приближенно 

заменяем r; df - площадь элемента в плоскости действия сил 
давления. 

При равновесии выделенного элемента разность сил давления 
и центробежная сила равны между собой 

dp = .l dr w2 r g ж • 

Интегрируя это уравнение от r (текущего радиуса) до r2 и 
ш2 

заменяя w� = - , получим 
4 

ш2 r� - r2 
Р2 -Р = 1 4  2g 

Откуда давление в зазоре при радиальном равновесии 
u2 - u2 2 Р = Р2 - -r  ---"-8-g-

( 1 33) 
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или 2 
Р = Р2 - 1 ;; [ 1 - ( ;J2 J · 

Зная радиус, на котором расположено упл-отнение, 
ление перед уплотнением р1 (фиг. 1 1 3 ) . 

2 - ( )2] Р1=Р2 - 1 :� ll - � 
и соответственно напор, теряемый в уплотнении, 

Н = Н - и� [ 1 - (2)2] .  у ст Bg Г2 

Определение коэффициента расхода 

( 134) 

найдем дав-

( 135) 

( 1 36) 

Коэффициент расхода 1.1. представляет собой отношение расхода 
через данное отверстие Q к теоретическому Qт расходу через отвер
стие проходиого сечения f 

ii = _Q_ . Qт 
Теоретический расход через отверстие сечением f найдется по 

формуле 

Qт =f V 2g р
" 
�р' ' 

где р" - давление перед оrгверстием; 
р' - давление после отверстия. 

В нашем случае 
�Qyt 

11- =-----:;:-=====
/ .. f2 Py - PI 

У. v g i 

( 137) 

Введение коэффициента расхода позволяет свести сложный ха
рактер истечения через зазоры уплотнения к случаю истечения через 
отверстие. 

Если .1Q1t определена опытным путем, то, зная давление перед 
уплотнением р1 и давление на входе в насос Pt, коэффициент f..t 
определяется по приведеиной Формуле как опытная величина. 

Для тех случаев, когда опытное определение . .1Q1t затруднено 
(проектируется насос с новым типом уплотнений) , коэффициент !1 
может быть определен р асчетом. Напор жидкости, протекающей 
через уплотнение, затрачивается на преодоление сопротивлений 

H.y=�!!.:h. 
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В случае кольцевой щели энергия жидкости теряется; при входе 
в щель - потеря на внезапное сужение Ah".,., при течении по щели� 
потери на трение I!:J.hтp и при выходе из щели - потеря на внезап
ное расширение Аhаьа. 

Потери от внезапного сужения определяются по обычной 
формуле 

Су - скорость течения жидкости через щель под заданным пере
падом давления - осевая скорость. 

Для того, чтобы определить потери, связанные с трением жид
кости при протекании через кольцевую щель, найдем гидравличе
ский эквивалентный диаметр кольцевой щели D., 

4/у 41tDy!ly D = - =  --=2о . ( 138} r П 21tD у 
. У  

Площадь кольцевой щели f равна 7rDД, а периметр - П равен 
удвоенной длине окружности с диаметром DY (различием в диа
метрах· наружной и внутренней окружности кольцевой щели прене
брегаем, так как 8у обычно мало по сравнению с Dy) . 

Полная скорость движения жидкости по зазору найдется как 
геометрическая сумма осевой скорости и окружной. Жидкость в за
зоре будет двигаться в окружном направлении за счет трения 
о вращающуюся поверхность колеса. Примем, что средняя окруж
ная скорость вращения жидкости будет равняться половине окруж
ноi1 скорости вращения колеса на  данном радиусе 

и иж.ср = 2 .  

Полная скорост� движения жидкости 
как геометрическая сумма составляющих 
uf2 скоростей 

c�=V с� (и/2)2• 

с� в зазоре найдется 
осевой с� и окружной 

а,_. 

Характер течения в зазоре будет определяться полной ско
ростью с� , следовательно, коэффициент потерь Л следует нахо-
дить по чис.11у Рейнольдса , определенному по скорости с� . 

Л= t(Re; �; ) . 
На трение жидкости о стенки щели при движении ее в окружном 

направлении будет затрачиваться энергия колеса;  поэтому при 
подсчете потери напора  жидкости на трение при ее движении через 
зазор следует учитывать только осевую скорость, т. е. скорость 
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течения под заданным перепадом давлений (ру-р1 ) и осевую длину 
щели l1 {см. фиг. 22) 

11 
с; 

!J.h = Л - -тр 213у 2g 
Потери на выходе - потери, связанные с внезапным расшире

нием, найдутся по обычной формуле 
с2 

!J.hвых = Евн.расш 2; • 

Здесь евн.расш = l ,  так как п ри вытекании жидкости из щели 
уплотнения кинетическая энергия вытекающей жидкости теряетсв 
полностью. 

Сложив все потери напора, получим 

<>тсюда 

2 1 2 2 
Н _ 

Су уСу Су у - Евн.суж 2g + Л  21312g + евн.расш 2g 

с; ( 11 ) Ну =  2g Евн .суж + Л  2а + евн.расш ; . у 

"1 f- 1 Cy = v 2gH1 v . 
ly 

евн.суж + л 211у + евн.расш 

По скорости Су и известному сечению можно найти L\Qy, 

Сравнивая ( 1 4 1 )  с уравнением ( 13 1 ) ,  получим 
1 

р. = V Евн.суж + Л 2�у + Евн. расш у 

( 139) 

( 1 40) 

( 142) 

Таким образом, коэффициент расхода р, определяется величиной 
тидравлических сопротивлений уплотнения. Чем больше эти сопро 
тивления, тем меньше расход через уплотнение при заданном пере
паде давления. Исходя из этого, для уменьшения расхода через 
уплотнения стремятся увеличить гидравлические потери по тракту, 
повышая искусственно сопротивления введением острых кромок, 
'Внезапных расширений, крутых поворотов и пр. 
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Наметим путь расчета коэффициента расхода f.t. Вначале коэф
фициентом Л приходится задаваться (Л = О,04+0,08) . Затем, зная 
H-r и Л, находят величину C-r по формуле 

Cy'I/Jiffl11.{2gH1 1 ly 
Евк. суж + А � +  Евв. расш 

1 
По величине Су находят число Re, уточняют Л, а затем находят r.t 
И L\QYI •  

�Qyl . tJ.1tDi3Y V2gHY. 
При более сложном конструктивном выполнении уплотнения r.t 

определяется аналогичным образом, исходя из соотношения _ -

' HY,= "f.L\h. 

При предварительном расЧете насоса величиной �об приходится 
задаваться. Обычно большие значения объемных к. п. д. соответст
вуют насосам с большим р асходом · (большие значения коэффициен
та быстроходности) .  Абсолютн:ая; величина проходных сечений 
(зазоров) уплотнения

· примерно одинакова для всех насосов, так 
как она определяется из чисто конструктивных соображений. Напор 
Перед уплотнением мало меняется, так как насосы ЖР Д имеют 
напор одного порядка. Исходя иэ этого абсолютная величина уте· 
чек примерно постоянна для всех насосов при данной конструкции 
уплотнения, а относительная величина их (ТJоб) будет меньше при 
больших расходах. 

Для ориентировочных подсчетов 

� об = 0,9-0,97 при п. = ЗО+ 1 50. 

Меньшие значения ns соответствуют меньшим значениs,�м �об· 

§ 4. ДИСКО ВЫ Е lf МЕХАН И Ч ЕСКИ Е  ПОТЕР И 

В ЦЕНТРО БЕЖНЫХ НАСОСАХ 

При работе насоса неизбежна затрата мощности в связи с меха· 
ническими и дисковыми потерями. У словно обозначим их N мех. 

К дисковым и механическим потерям относятся: 
а )  потери энергии, ,связ'анные с трением наружных поверхно

стей колеса о жидкость. Эти потери часто называют потерями на 
трение диска, а соответствующую им затрату мощности обозначим 
Nтр. д ; . 

б )  потери от гидравлического торможения N г.т•  · При малых 
расходах на входе и выходе из колеса наблюдаются интенсивные 
обратные токи. Обратные токи жидкости увеличивают поверхность 
трения. Струи, получившие закрутку в колесе, проникают в поток 
без закрутки или с меньшей закруткой. За счет турбулентного тре-

10 41  
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ния закрутка вытекших струй уменьшается. Общее снижение мо
мента количества движения жидкости будет соответствовать момен
ту трения о стенки корпуса и входного трубопровода. Следовательно, 
обратные течения увеличивают момент сопротивления. 

Количественная оценка этих потерь чрезвычайно затруднена 
и OIJИ обнаруЖиваются лишь опытным путем (см. гл. V, § 2) . 
&) �обственно механические nотери - nотери мощности на тре
ние в nодшиnниках и уnлотнениях (внешние механические потери) 
Nподш + N1� общем случае на мерасчетном режиме равны 

Nмех =Nтр.д + Nr.торм + Nу + Nподш• ( 143) 
Затрата мощности, связанная с наличием ·сил трения на боко

вых поверхностях колеса , определяется по опытным зависимостям. 
Наибольшее распространение имеет формула вида 

м 1 5 2 тр Jl. -=- c/r2w .  . g 
Мощность трения оnределится по формуле 

Nтр.д= 
2Мтр.д<11 1 75 

или } 
Nтр.11 = 0,0267 1.. c1r�<P3• 1-g J 

( 144) 

( 145) 

Как следует из формулы, мощность трения боковых поверхно
стей колеса пропорциональна пятой степени радиуса и кубу угловой 
скорости. 

. . 

Коэффициент трения cr зависит от режима и определяется в за
висимости от числа Рейнольдса. Число Re подсчитывается по 
формуле 

,2(11 
Re == -2 - . � 

_ Для R.e>2 · 1 05, что практическlf соответствует режимам насо
сов ЖРд.. 

( 1 46) 

Эта формула хорошо подтверждается опытными данными для 
насосqв ЖРД, хотя первоначально получена для _ вращения глад
кого диска в воздухе. 

Если значение с1 подставить в формулу Nтр.д• то окончательно 
получим 

( 147) 
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Потери в подшипниках, уплотнительных манжетах и контактных 
уплотнениях оцениваются приближенно и зависят от конкретной 
конструкции насоса. 

Приближенно можно считать 

( 148) 

Зависимость мощности, затраченной на трение в уплотнениях 
и подшипниках, близка к квадратичной 

Ny + Nпoдw = const · n2• 
Отметим, что в целом мощность механических потерь пропорци

ональна числу оборотов в степени, меньшей трех 

N"ш1 - const · n"; а <  3.  

Это обстоятельство имеет значение при рассмотрении характе
ристик насоса. 

. •  

10* 
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Глава V 

ХАРА КТЕР И СТИКИ НАСОСО В  

§ 1 .  ТЕОР ЕТИ Ч ЕСК И Е  ХАРАКТЕР ИСТИ К И НАСОСА 

Работа насоса в системе питания ЖРД характеризуется числом 
оборотов, расходом жидкости, напором и к. п. д. насоса. К. п. д. 
насоса и мощность однозначно связаны при заданных Q и Н 

а 

N = Qн-т • 8 751Jн ( 149) 
В ЖР Д насос работает 

при переменных режимах, 
так как обычно эти двигате
ли регулируют по тяге изме
нением расхода. Параметры 
системы и насоса : расход, 
напор, число оборотов и 
к. п. д. взаимосвязаны ;  из
менение одного из них вы
зывает изменение других. 
Наибольший интерес пред
ставляет зависимость напора 
и к. п. д. насоса от расхода 
при постоянном числе обора

Фиг. 1 1 4. Треугольники скоростей на выходе тов. Эта зависимость назы-из колеса. вается нормальной характе-
ристикой насоса. 

Рассмотрим зависимость теоретического напора от расхода, 
[{ОТорая может быть названа теоретической нормальной характе
ристикой насоса. 

Теоретический напор при бесконечно большом числе лопаток 
определяется по уравнению Эйлера в предположении сои= О  фор
мулой 
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Из треугольника скоростей оаб (фиг. 1 1 4 )  следует, что 

С2т С2а оо = U2 - -- • 

tg Р2.11 

Подставив ( 150) в фо рмулу для Нт .. , получим 

Используя соотношение 

получим 
и� 

Нт .. = 
g 

149 

( 150) 

( 15 1 )  

( 152) 

Исследуем формулу ( 1 52 ) . Для данного насоса при постоянном 
числе оборотов (и2 = const) уравнение ( 1 52 )  представляет урав
нение прямой в координатах Нт .. =f (Q') . Полагая Q' = O, найдем 
теоретический напор при бесконечно большом числе лопаток для 
нулевого расхода 

При tg �2 .. > 0, что соответствует �2 .. < 90°, Нт .. может быть 
равным нулю. Полагая в формуле ( 152) Н т .. = 0, найдем соот
ветствующий расход 

и2 2 
g 

( 1 53) 

Треугольник скоростей для этого случая показан на фиг. 1 15  
с�� = и2 tg �2  .. . При этом С2а .. = О и напор равен нулю.  

Следовательно. для лопаток, загнутых против вращения 
( �2 .. < 90°) ,  зависимость теоретического напора при бесконечно 
большем числе лопаток от расхода изображается в координатах 
Нт . = f (Q') прямой линией, отсекающей на оси ординат отрезок 

u�fg, а по оси абсцисс u2'1tD,ь2 tg �211 (фиг. 1 16) .  
k2 

При радиальных на в ыходе из колеса лопатках tg �211 = оо 
из формул ы ( 1 52) следует 

u2 
Н т .. = .2 = const . 

g 
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При этом напор Нт ... не зависит от расхода и изображается пря
мой линией, параллельноl оси абсцисс (фиг . 1 1 6) . 

Треугольник скоростей на выходе из колеса для �2 .. = 90° 
приведен на фиг. 1 17. Для �2 .. > 90° (tg �2.�� < 0) напор Нт ... = / (Q') 

1------ -- llz ------1 
Фиг. 1 1 5. TIJ)eyroлыmк скоростей на выходе из 

колеса для случая c2u oo  =0. 

иsобразится также прямой линией; Нт ... растет по мере увеличе
ния расхода (см. фиг. 1 1 6 и 1 1 8, на которой изображен треу
гольник скоростей для �.2.1 > 90°) .  

n =  const 

и2n lJz bz to-R lt, & 1"211 
Q '  

Фиг. 1 1 6. Теоретические наnQрные характ�роистики н.асоса n·ри 
раОО!ых углах выхода. 

В дальнейшем будем только рассматривать характеристику 
насоса, имеющего углы лопаток на выходе из колеса меньше 90° 
( Р2л<90°) , как наиболее типичного для систем ЖР Д. 
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Зависимость теоретического напора насоса ffт для конечного 
числа лопаток от расхода носит тот же характер,  что 
И ffт .. = /(Q'),  

н -� т - 1 + пл • 

cllloo = llz 

Фиг. 1 1 7. Треугольник скоростей на выл .. ще для 
колеса с fi2л = 90°. 

Опытные исследования показывают, что с увеличением расхода 
коэффициент nл увеличивается, т. е. Нт быстрее уменьшается 
с увеличением расхода , чем Нт .. • Графически это означает, что 
прямые Hт =f (Q') и Нт .,. =f( Q') пересекаются ниже оси абсцисс 
(фиг. 1 1 9) . Физически это можно объяснить отчасти тем, что при 

Фиг. 1 1 8. ТреугольНiик скоростей на выходе для колеса с ti2л >90°. 

увеличении расхода меридиональная скорость течения жидкости уве
личивается и при заданной окружной скорости может иметь место 
проскальзывание частиц - они будут выходить из канала. не получив 
закрутки. 

Полагаем в первом приближении коэффициент nл, учитываю
щий влияние конечного числа лопаток. независимым от расхода. 
В .этом случае Нт изображается прямой линией, ординаты которой 
уменьшены в ( l+ nл) раз по сравнению с Нт .. (см. фиг. 1 1 6) . 
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Изменение числа оборотов n приведет к изменению наклона 
кривой Н. =f (Q') . Крутизна кривой возрастает по мере увеличе-

Ноо 
t 

Нт f'.-_ . 
1 

Фиг. 1 19. Зависи·мость теоретического шапор а от .р асхода. 

ния оборотов, так как отрезок, отсекаемый линией Нт =f (Q') на оси 
ординат, пропорционален n2, а по оси абсцисс - n. 

Влияние геометрических размеров колеса на характеристику насоса 

Рассмотрим зависимость протекания теоретической характери
стики насоса от геометрических размеров колеса. В соответствии 
с теоретической будет изменяться и действительная характеристи-

Фиг. 120. Влияние наружного диаметра колеса на тео

ретическую характеристику насоса . 
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ка. Изменение наружного диаметра колеса D2 приведет к парал
лельному перемещению линии Нт =f(Q') ,  так как отрезки, отсекае
мые по оси ординат и по оси абсцисс пропорциональны D� 
(фиг. 1 20} . 

Увеличение ширины колеса Ь2 приведет к более пологому про
теканию характеристики (фиг. 1 2 1 } .  Ордината Нт при Q'= O не 
зависит от Ь2, а отрезок, отсекаемый линией Н., = f ( Q') по оси 

Фиг. 1 2 1 . Влияние ширины колеса на теореТIИJческую характе· 
ристику насоса. 

абсцисс, увеличивается пропорционально Ь2. Для ЖР Д иногда 
требуется пологая характеристика насоса , что можно достичь уве
личением Ь2 (влияние, аналогичное увеличению �2л) .  

Зависимость теоретической гидравлической мощности насоса 
от расхода 

Теоретическая гидравлическая .мощность насоса Nг.. опреде
ляется теоретическим напором Нт .. и расходом Q' через колесо 

Nг .. = 1Нт .. Q' 
• 75 

Зависимость гидравлической мощности насоса от расхода для раз
личных �2л при n = coпst показана на фиг. 1 22. 

При Q' = O, Nг .. = О; если �2 .. < 90° ,  то Nг .. проходит через 
нуль там, где Н., = О, т. е. при 

Q, _ 1tD2 h2и2 tg �2л - F  t r.1 - - 2mu2 g t"'2л ·  k2 
Если �2л = 90°, то Nг "" возрастает пропорционально Q', так как 

Нт .. == const. 
Если �2л > 90°, то Nг .. быстро возрастает с увеличением Q'. 
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Для подбора двигателя к насосу выгоднее иметь небольшое 
изменение мощности по расходу, так как двигатель выбирают по 
мощности, соответствующей максимальному расходу. На меньших 
по расходу режимах двигатель будет мало загружен. В случае при
менеимя турбины в качестве двигателя это приведет к большому 
-сухому весу всего агрегата. Следовательно, насосы с загнутыми 
назад лопатками ( �2л<90°) имеют в этом отношении преимущест-

Нr оо А 

Q '  

1------ и., tg�2nFгm -------1 
Фиг. 122. Зависимость теоретической мощности от !Расхода 

через колесо для разных �2п· 

во перед насосами с радиальными или загнутыми вперед лопатками. 
Формула гидравлической мощности насоса в развернутом виде 

может быть записана так: 

Nr = -1- F2mu2c2".c2uo 75g 
-так как Q' = F2mc2m, где F2m - площадь п раходного сечения на 
:в ы ходе из насоса; F2m = 1tD2b2, а Hт = C2uu2fg. . 

Интересно отметить, что при заданной и2 гидравлическая мощ
ность пропорциональна пЛощаДи агд выходного треугольника ско
ростей (см. фиг. 1 1 4 )  ; эта площадь определяется произведением 
с2mс2и. Теоретическая гидравлическая мощность при бесконечно 
бо.льшом числе лопаток соответственно определяется площадью абв 
выходного треугольника скоростей, т. е. произведением c2mc 2uoo . 

Определим режим, при котором теоретическая мощность насоса 
(z= oo)  с лопатками, отогнутыми назад, будет максимальной. 
На этом режиме колесо передает максимально возможную энер
тию жидкости для данного насоса при заданном числе оборотов : 

{ 154) 
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Из треугольника скоростей (см. фиг. 1 1 4 )  следует 

Следовательно, 

1\ Т  Т F. ( C2m ) Т 2 ( c�m ) ..t v r · =--_•_;mU2C2m U2 - -- = - F2mU2 C2m - • g # � �  g щ � �  
Возьмем производную мощности по 02m: 

dNr • = _т _  F2mu� (l - 2c2m ) • 

dc2m g75 и2 tg Р2п 
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Д.пя нахождения с2т оnт• т. е. c2m, соответствующую макси-

N 
dNr .. 

муму . r • •  приравняем -- нулю. Получим : , dc2m 

По треугольнику скоростей c2m оnт определяется половиной 
катета прямоугольного треугольника, имеющего другой катет и2 ; 
C2u .. , СООТВетствующее С2т опт• будет раВНЯТЬСЯ 

и 
· '- ( 

и2 tg Р2п )- и2 C2u .. опт - U2 - --
_ 2 tg Р2п 2 

u2 
Нт .. =-2 • 2g 

Следовательно, максимум теоретической мощности получится 
при расходе, соответствующем c2m опт· Численно этот расход 

равен и2 tg �nF2m , т. е .  половине расхода,  отвечающего Нт .. = 0. 

§ 2. ДЕЯ СТВ ИТЕЛ Ь НЫЕ ХАРАКТЕР ИСТИ КИ НАСОСА 

Ввиду неизбежных гидравлических потерь теоретические харак
теристики насоса не соответствуют действительным. 

Рассмотрим действительную нормальную характеристику насо · 
са - зависимость напора Н от расхода Q через систему при посто
янном числе оборотов n = const. Действительный напор Н отли
чается от теоретического на величину гидравлических потерь Ah, 
Н=Нт -Ah. Характер изменения гидравлических потерь при изме
нении расхода Q определяет вид характеристики H =f (Q ) . Гидрав
лические потери зависят от величины и направления скоростей при 
изменении расхода.  
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На фиг. 1 23 показан характер изменения !!J.h для насосов со 
спиральными диффузорами. Потери в колесе возрастают с увели
чением расхода, что объясняется увеличением относительных ско
ростей Wt и W2 (см. фиг. 1 1 5) . Потери в спиральном диффузоре при 
отклонении расхода от расчетной величины (обычно за расчетный 
принимается расход, соответствующий минимальным гидравличе
ским потерям) возрастаюr. что объясняется увеличением вихревых 
зон. Кроме того, изменение расхода в спиральном диффузоре может 

1 

fl 
Фиг. 1 23. Заsисимость гидравлических nотерь в насосе от расхода. 

1-rидравлические потери в отводящих устройствах, 2-мииимальиые 
гидравлические потери, а-гидравлические потери на колесе. 

приводить к увеличению потерь колеса за счет нарушения круговой 
симметрии и возникновения неустановившегося режима течения 
в колесе. Оговорим, что в спиральных диффузорах, особенно с рас
ширенным выходным сечением, расход через спираль может остать
ся почти постоянным, несмаrря на изменение расхода через насос 1 • 
При Q < Q11 будут появляться рециркулирующие массы, часть обще
го расхода жидкости, которая, вытекая из колеса, не сразу попадает 
в конический диффузор, а циркулирует по спиральному сборнику. 
Появление рециркулирующих масс связано с тем,  что на режимах 
по расходу меньше расчетного, угол выхода жидкости из колеса 
меньше угла наклона средней линии спирали (малые Ст) . 

При расходах, больше расчетного, жидкость вытекает с углами, 
большими угла наклона средней линии спирали (большие Cm) . При 
втом большая, чем при расчетном расходе, часть жид1юсти, выходя 
из колеса, попадает сразу в конический диффузор. Следовательно, 
при Q:f:Q11 в области выхода из спирали еущественно нарушается 
круговая симметрия 

1 П. И. Д и м а н т, Работа сnирального кожуха насосов и вентИJJяторов, 
Сб. статей «Промышленная аэродинамика», Ne 4, БНИ ЦАГИ, 1958. 
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Вычитая !1h (гидравлические потери)  для разных Q из Нт . най· 
дем зависимость H=f {Q )  при n = coпst (фиг. 1 24 ) . Характер изме
нениЯ Нт и !1h в зависимости от величины расхода определяет вид 
кривой H=f (Q) . При малых �2n напор обычно возрастает при сни· 
женин расхода. У некоторых насосов имеется максимум при малых 
расходах. При увеличении угла наклона лопаток на выходе из 
колеса до �2n:>9oo максимум на кривой H=f(Q) делается более 
явным и смещается в сторону больших расходов (фиг. 1 25) . Отсут-

Н 

Фиг. 124. Зависимость напора на
соса от расхода. 

н 

!1 
Фиг. 125. ПримерtНый вид нQрмальных ха. 
р актеристик насоса mри раэНIЫх ,углах fi2JJ' 

ствие перегиба или незначительный перегиб кривой H=f (Q) исклю
чает возможность неустойчивой работы насоса, как это будет пока
зано в дальнейшем. Наличие устойчивой характеристики является 
одним из главных достоинств насосов, имеющих загнутые назад 
лопатки. 

Влияние геометрических параметров насоса на форму кривой 
H=f(Q)  может быть уст�новлено на основании влияния этих пара
метров на Н т • 

Характеристика насоса с лопаточным диффузором протекает 
круче, чем у насоса со спиральным диффузором. 

Действите.льная мощностная характеристика насоса 

Полная .мощность насоса, т. е. мощность на валу насоса, 
превы шает гидравлическую ввиду затр·аты мощности на механи· 
ческие потери, включающие потери на дисковое трение Nтр.11.• 
трение в уплотнениях N1 и подшипниках Nao11. : 

Nмex =Nтp.11. + Ny + Nпo11. + Nr.т · 
В механические потери включены также потери, связанные 

с гидравлическим торможением при расходах, меньше расчетного 
Nr. т . Типичная (опытная) зависимость полной мощности насоса от 
расхода показана на фиг. 126. 
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Из сравнения фиг. 1 26 и 1 22 следует, что течение характеристики 
полной мощности от расхода существенно отличается от расходной 
характеристики теоретической гидравлической . мощности. Опыт 
показывает, что на привод насоса при нулевом расходе затрачи
вается значительная мощность. На фиг. 1 27 показав приближенный 
баланс мощности насоса от расхода при расходах меньше расчет
ного. Мощность гидравлического торможения на режимах расхо-

120 
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Фиг. 1 26. ЗавиСИJЫость мощНIОсти насоса от IJ)acxoдa. 

дов, меньших расчетного, может быть найдена из общего баланса 
мощности, полученного опытным путем. Если из замеренной полной 
мощности насоса N н вычесть мощность трения дисков, мощность, 
теряемую в уплотнении и подшипниках, определенную расчетом 
или опытным путем, то 

Nr == N" - (Nтр.д + Ny + Nпод) . 
По величине внутренней мощности и найденной опытным путем или 
рассчитанной величине утечек AQY определяется теоретический 
напор насоса 

Н _  75Nr 
т - (Q + 11Qy) T  • 

( 155} 

График изменения Н т от расхо�а. рассчитанного по формуле 
( 1 55) , приведен на фиг. 1 28 (пунктирная линия) . Как следует из 
фиг. 1 28, величина Нт быстро возрастает при малых расходах, что 
может быть объяснено наличием на этих режимах дополнительных 
потерь, потерь гидравлического торможения. Для количественного 
определения этих потерь принимаем, t.ITO тQОретический напор ме-
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няется линейно во всем диапазоне расхода (сплошная линия на 
фиг. 1 28 ) .  Разность ординат !�.Н т пунктирной линии и сплошной 
определяет количественно потери гидравлического торможения 

N = f).Hт (Q + 11Qy) Т 
r.т 75 ' 

на фиг. 128 N •.. т заштрихована . 

Н н 
n = const 

Фи1r. 127. Баланс мощности в зави,симостн от р асхода (nри малых 
расходах) .  

Полный к .  п .  д. насоса определяется п о  известным величинам Q .  
Н И Nн 

QНт '1/н = 75N8 • 

Чтобы исследовать зависимость полного к. п. д. от расхода. 
представим его в виде произведения частных к. п .  д. 

'tlн = 'tlr 'tloб'tlмex• 
При нулевом расходе 'I'Jr (фиг. 1 29) имеет значение, отличное от 

нуля, так как действительный напор больше нуля .  Максимум гид
равлического к. п. д. из-за уменьшения Нт не совпадает с режимом 
минимальных гидравлических потерь для �2:л<90° (см. фиг. 1 24 ) . 

Объемный к. п. д. при приближении к нулевому расход.у через 
систему стремится к нулю 

f).Qy 'tloб = 1 
- Q + 11Qy ' 

Q � o, 'tloб � o. 
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Величина утечек при Q = O  составляет весь расход через колесо. 
По мере увеличения расхода доля объемных потерь будет умень
шаться, так как абсолютная величина утечки примерно остается 
постоянной или даже уменьшается за счет падения напора при 
увеличении расхода, поступающего в систему. 

· n = con s t  
11 об 

L_ ______ _ Q. 
Фиг. 1 29. Зависимость I'd!lдравлического объ
емного и механического к. n. д. от расхода. 

Механический к. п. д. при нулевом расходе близок к нулю, так 
как внутренняя мощность определяется величиной утечек, а затра
та мощности на механические потери. включая мощность, затрачи
ваемую на гидравлическое торможение, велика;  

или 

Nr Q' Нтт 
"'мех = Nи == 75Nн ' 

1 Nмех "'мех= - -- . Nи 
При нулевом расходе основ

ными потерями являются поте
ри гидравлического торможе
ния. В дальнейшем доля потерь 

n = Const  

гидравлического торможения, а Q. следовательно, и механических 
потерь будет уменьшаться. Фиг. 130. Зависимость полного к. п. д. 

Полный к. п. д. ,  оцениваю- от расхода. 

щий все потери, пройдет через 
начало координат (по оси абсцисс фиг. 1 30 отложен расход через 
систему Q ) и будет иметь максимум правее максимума 'f'Jr (см. 
фиг. 1 29 ) . Опытные зависимости подтверждают подобный характер 
изменения к. п. д. насоса. 

Поле нормальных характеристик центробежного насоса 
В практике применения центробежных насосов требуется знать 

зависимость напора от расхода не только при одном числе оборо
тов, а во всем рабочем диапазоне чисел оборотов. Поэтому насос 
1 1 4 1  
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должен характеризоваться семейством кривых H = f ( Q )  или полем 
характеристик (фиг. 1 3 1 ) .  

Поле характеристик насоса можно получить наиболее надежно 
опытным путем. На испытательной установке, схема которой приве
дена на фиг. 73, могут быть получены опытным путем зависимости 
Н= f (  Q)  при разных числах оборотов . Расход в подобной установ
ке меняется дросселем,  постоянное число оборотов поддерживается 

Н rr , 
регулированием двигателя. 
Иногда затруднительно полу
чить опытным путем характе
ристики насоса при различных 
числах оборотов, например, в 
случае нерегулируемого по чи
слу оборотов электромотора.  
В этих случаях, имея опытную 
зависимость Н =f (Q) при од
ном числе оборотов, можно пе-

/ 1 ,ресчитать ее на  другие числа 
1 1 " оборотов на  основании теории 

1 1 1 "./ подобия. 
1 ,�<"_:_,-�::_ _ Для подобных режимов 
�=----_.....___.. ...1-�-- должны быть подобны треу-

/J ГОЛЬНИКИ СКОрОСТеЙ: 
Фиг. 131 .  Поле :нормальных ха:рактер!Истик насоса. 

WI Ci и1 - = - = - . 
св ин 

При этом условии отношения напоров и расходов двух подобных 
режимов насоса запишутся в следующем виде [см. формулы (55} 
и (56) ] : 2 

н, - n, "'lrl • -- - -2- -- .  
Нн n i i  1Jr1 I  

..Q!_ = _Е_!_ � 
Qн nн 1Jоб 1 1  

Рассмотрим, как изменится гидравлический и объемный к .  п. д. 
при подобном изменении режима. Гидравлический . к. п. д. опреде
ляется соотношением 

!J.h 
'11 = 1 - -··г Нт • 

Теоретический напор Н т =  и2с2и/g в первом приближении nро
порцианален квадрату окружной скорости. 

Hт= const · и�. 
Гидравлические потери также связаны квадратичной зависи

мостью со скоростью (в относительном движении с относительной 
скоростью, в абсолютном - с абсолютной скоростью) . 

( 1 56) 
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const · с2 
'1/r = l - • 

const · u2 
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( 157) 
Так как для подобны -:  режимов c/u = const, то из ( 1 57)  следует, 

qто 'I'Jr на подобных режимах - величина постоянная, т. е. гидрав
лический к. п. д. не меняется при переходе от данного режима 
к подобному режиму. 

Аналогично рассмотрим объемный к. п.  д. 

- Q = 
1 

'Уiоб - Q + AQy 4Qy • 
1 + Q 

Величина утечек-есть функция напора, теряемого в уплотне
нии Ну 

!!.Qy= 'r'.fy V2gHY .  
Напор, теряемый в уплотнении, в свою очередь, определится 

соотношением ( 1 36) : 
и� [ ( ry )2] Н = Н - - 1 - - · у с:т 8g Г2 

Величина статического напора пропорциональна квадрату ок
ружной скорости 

u2 

Hc:т= const -:1 , 
2g 

а следовательно, и Hy= const · и�. 
Соответственно величина утечек пропорциональна первой сте

пени окружной скорости колеса или при заданном диаметре первой 
степени числа оборотов : 

L\Qy= const • и2; при D2= const, LlQi= coпst · n. 
Гiоскольку расход через насос то2«е пропорционален числу обо · 

ротов в первой степени, то объемный к. п. д. остается постоянным 
на подобных реJ«имах : 

'I'Joб= coпst. 

Гiостоянство гидравлического и объемного к. п . д. на подобных 
реJ«имах означает постоянство внутреннего к. п .  д. на реJ«имах, 
удовлетворяющих условиям подобия. 

Для подобных режимов 

Гiри 

1 1* 

'Уiвн = 'Yiг"'oб = const. 

"'rl = const и 'IJoб 1 = const "'rll  "'об 1 1  
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формулы (55) и (56)  перепишутся так: 
QJ == _!!1_ . 
Qп n, • 

2 н( n ,  

Нп = n�1 • 

Исключая из этих формул число оборотов, получим 

НтQ�1 
== const 

НпQ� 

( 158) 

( 1 59) 

IJЛИ для подобных режимов 
Hr Нн Н -2 == -2 = - = coпst. 
Ql Qll Q2 

Линии подобных режимов на семействе характеристик в коор
динатах Н и Q выражаются параболами. Эти линии иногда назы
н вают изогсшальными, так как они 

соответствуют режимам, характе
ризующимся подобием треуголь
ников скоростей. 

Перемещаясь по линии подоб
ных режимов, можно найти рас
четным путем характеристику на
соса при любом числе оборотов , 
пересчитывая напор и расход по 
формулам ( 1 58) и ( 1 59) . 

Линии подобных режимов яв
ляются линиями постоянного 
внутреннего к. п. д. ('I'Jвн = const) , 
которые представляют семейство 
парабол в координатах H = f (Q) , 

Q проходящих через нулевое значе· 
Фиr. 1 32. Поле нюрмальных характе- ни е Н и Q (см. фиг. 1 3 1 ) .  fPJrerИK насоса с линиями постояi!Пfоrо На ирактике подобные режи-

к. п. д. 
мы получаются изменением числа 

оборотов колеса при постоян-ных проходных сечениях системы (по
стоянном положении дросселя) .  Напор возрастет при этом про
порцианальна квадрату чисел оборотов, а расход - пропорцио
нально первой степени числа оборотов. 

Полученные из опытов линии постоянных полных к. п. д. обычно 
не совпадают с теоретическими линиями постоянных внутренних 
к. п. д. (параболами подобных режимов) ; часто · они имеют вид 
эллиптических кривых (фиг. 1 32 ) . 
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Замыкание опытных линий полного к. п. д. вблизи начала коор
динат Н, Q можно объяснить влиянием механических потерь 

'lн = 't/вн 't/иех• 
( 160) 

На подобных режимах гидравлическая мощность насоса про
порциональна кубу числа оборотов (см.  гл. I I, § 10)  

У становим зависимость Nмех от числа оборотов 

Nмех =Nтр.а + Nпоа + Nr.т• 

Мощность трения диска Nтр.д пропорциональна числу оборо
тов в степени 2,8 

Nтp.д = const · n2•8, 

мощность, теряемая в подшипниках и уплотнениях, пропорцио
нальна n2 

(N7 + Nпoд) = const · n2• 

Следовательно, мощность механических потерь без учета Nr.Т 
пропорциональна числу оборотов в сrепени, меньше� трех, 

Nмex = COПSt · nT; Т <  3. ( 16 1 )  

Это означает, что 'I'Jмex будет уменьшаться с уменьшением числа 
оборотов. Доля механи"!еских потерь при уменьшении числа обо
ротов будет возрастать. 

Снижение механического к. п. д. может явиться причиной более 
быстрого падения полного к. п. д. насоса при уменьшении числа 
оборотов. Графически это будет означать пересе�ение вблизи на
чала координат линии постоянного полного к. п. д. параболой по
стоянного внутреннего к. п. д. ( см. фиг. 1 32 ) . 

Кроме того, в значительной степени уменьшение механичес
кого и полного к. п. д. насоса в области малых Q1 и Н объясняется 
влиянием затраты мощности гидравлического торможения. 

Иногда линии постоянного к. п. д. замыкаются в области боль
ших чисел оборотов и больших расходов. Относительное снижение 
полного к. п . д. на этих режимах (что графически означает замыка
ние линий постоянного к. n. д. ) следует объяснить возникающими 
на этих режимах кавитационными явлениями. 
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Характеристики насоса при различных числах оборотов удобно 
представлять в виде одной кривой в координатах Hfn2 и Q/n 
(фиг. 1 33) . 

Для этой же цели удобно выбрать безразмерные координаты: 
безразмерный напор (коэффициент напора)  

н 
ф = u�fg 

и безразмерный расход (коэффициент р асхода) q = c2.,./u2 tg �2n 
(фиг. 1 34) . 

н 
п '  

Q 
n 

Фиг. 1 33. Характеристика sacoca в 
КООiJ>динатах H/n1 и Q/n. 

Фllbl'. 1 34. НЩ�мальная характе
РИстика IIJacoca в безразмерных 

КООРДIИ,Натах. 

Кривые ф =f(q) характеризуют работу насоса в наиболее 
общем виде; они не зависят от числа оборотов и плотности ра
бочей жидкости. Влияние линейного масштаба также исклю 

чается . 
В частности , в таких координатах обрабатывают опытные ре

зультаты при модельных испытаниях насосов. Модельными назы
вают испытания геометрически подобных малоразмерных насосов 
или испытания на модельной рабочей жидкости, например возду
хе. Оба способа моделирования приводят к значительному сниже
нию мощности, потребной для привода насосов. Для насосов ЖР Д 
особенно заслуживает внимания применение воздуха как модель
ного рабочего тела. 

Как показали опыты, проведеиные в МАИ t,  мощность для при
вода насосов при применении воздуха вместо воды при одинако
вых числах Re снижается в 80-90 р аз. Совпадение данных испы
таний на воде и воздухе лежит в пределах 310/о. 

1 Н. И. М и х е е в, Моделщювание р:о1'5оты центробежного 111асоса на воз
духе, Труды МАИ ,N'g 95, ОбоtЮНrиз. 1958 
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§ 3. ХАРАКТЕ Р И СТИ КИ Ш Н ЕКОВОГО ОСЕВОГО НАСОСА 

Теоретические характеристики 

167 

Рассмотрим треугольник скоростей на выходе из шнека (см. 
фиг. 99) 

C2m c - Q C2u p = Up - -- ; 2m _ __ ' 

tg �л.р F2m 

Выразим Нт через расход Q и геометрические параметры ко
леса. 

F2ml легко определить из следующих соотношений : 

F2 = 7tD2 
_ 7td2 

_ D - d
z 

llp 
т 4 4 2 sin �л.р ' 

где с\- толщина лопатки на расчетном диаметре. 

ил и 

Пр_еобразуя это выражение, получим 

Учитывая, что 

F = D - d (r. D + d + z llp ) 2m 2 2 s in  Рл.р 

Sp 
tg Q = -t'o�� . p 

D ' 
11: i' 

выразим окончательно Нт через геометрические параметры колеса 

Н С2ари2р U� UpQxDp т = -g- = g - ( Zllp ) gSph11 xDcp - . 11 
S 1n  rл.р 

Исследуем это выражение 

1 

u2 
Q = O; Нто = � ; g 

Sphл ('ltDcp - Z  . 11; )п 
Q _ 

S in  л. р  то - 60 
о 

( 162) 

( 1 63) 

Из этих соотношений следуеr, что теоретическая характеристи. 
ка шнекового осевого насоса представляет собой в координатах Н т 
и Q прямую линию, отсекающую по оси ординат отрезок, пропор
циональный и: /2g, а по оси абсцисс отрезок. пропорциональный 
выражению ( 1 63) (фиг. 1 35 ) . 
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Чем больше угол спирали �л.р, тем более полого идет характе
ристика. При увеличении чис.'lа оборотов n величипа теоретиче-

и •  и - р "тii g 

н 

ФИJГ. 1 35. Характеристика шнекового насоса . 

ского напора будет быстрее возрастать и теоретическая хар акте
ристика пройдет круче. 

Действительные характеристики швекового насоса 

Анализ экспериментальных характеристик показал, что боль
шинство из них имеет вид прямой линии. Следовательно, для по
строения характеристики достаточно знать две расчетные точки. 
Первая расчетная точка выбирается при нулевом расходе. Будем 
полагать Но = kНто, где k опытный коэффициент 1 , 

k = 0,45-:-0,58. 

Вторая точка характеристики найдется для режима Нт = 0, т. е. 
для режима нулевого угла атаки. З атрата энергии на течение жид
кости через колесо будет определяться затратой энергии на трение 
жидкости о стенки колеса. 

Потеря энергии на трение найдется по формуле 
lcp w2 

AH2= Л - 
Dr 2g • 

где l.,p- длина лопатки на среднем диаметре ;  
D,.-- гидравлический диаметр ; 

4h11acp 
Dr = ' 2 (ha + acp) 

( 1 64) 

1 И. В.  М и I P  о л ю б о в,  Расчет характf!ристик осевых преднiЗсосов, Изве
стия Высшей школы, серия «АвиациоНiная техЮ!JКа» .N'e 1, 1 959. 
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а ftDcp - z --sin �11.ср 
где аср = ---------::.... - ширина канала на среднем диаметре;. 

z 
h11 - высота лопатки. 

н п2 
60 

50 

30 

� 1 
� н / - 2  

� 
"1 

1 

� R. 
L � 

><t / 

-�� f7 ...... 
20 

10 _,/'о' 
/ 

/� 
. о  2 3 5 

+�-

� � 

6 1 f1 п 

0, 2  

Фиг. 1 36. Оnытные характеристики 'Шнекового осевого колеса. 

Относительная скорость в межлопаточном канале колеса нrо 
режиме Qто сохраняет постоянное · значение 

W = -Q- . 
ko��acp 

Коэффициент сопротивления Л находится, как обычно, по чис
лу Re и относительной шероховатости. Отложив от оси абсцисс ве
личину !1Н2 вниз, найдем вторую точку характеристики. СоедИнив· 
обе точки, получим расчетную характеристику швекового колеса . 

Действительная опытная характеристика шнековых осевых: 
колес близка к прямой (фиг. 136)1 •  На этой фигуре показал, 
к. п. д. шнека '1J = QНт . 75Nw 

Определение действительной характеристики швекового колеса: 
позволяет при известном расходе найти напор Н на бескавитацион-
ном режиме его работы. 

1 См. работу И. В. М и р о л ю б о в а. 
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Глава VI 
РАБОТА НАСОСА В С И СТЕМЕ П ИТАН ИЯ ЖРД 

§ 1 .  ОБЩ И Е  ПОЛОЖЕН ИЯ 

На фиг. 1 37 показава условная схема системы питания ЖР Д 
·компонентом топлива. 

Насос должен обеспечивать подачу заданного количества топ
.лива в камеру сгорания. Напор насоса Н определяется потребным 

рб 

Фиг. 137. Схема IШIТания ЖР Д. 
напором h." для обеспечения заданного расхода Q через систему. 

Для установившегася режима 

H = hc  

Qн=·Qc= Q, 

где индекс «Н» относится к параметрам насоса, а индекс «с» - к 
параметрам системы. 

Потребный напор системы ha определяется сопротивлением си
стемы, т . е. давлением к камере Рк, перепадом давлений на фор

·сунках д.рФ, гидравлическим сопротивлением системы от насоса до 
·Форсунок !1h2, минус располагаемый напор на входе Рвх/"( 

h = Рк + Арф + Ah2 - Рвх • ( 1 65) 
с т т т 
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Давление на входе в насос Рв" определяется давлением подпора 
в баках Рб, превышением гравитационного уровня бака над уров
нем насоса hz, гидравлическим сопротивлением магистрали от бака 
д о  входа в насос J1h1 и инерционным подпором Pi. 

Рвх =.!!.§_ + hz- 11hl +pJ• 1 1 
Инерционное давление р1 найдется по формуле 

lj 
PJ =- , g 

где j - тангенциальное ускорение летательного аппарата ; 

� ( 1 66) 

l - проекция длины входного трубопровода на направление 
тангенциального ускорения. 

Для схемы фиг. 5 сумма гравитационного и инерционного на

пора характеризуется величиной l ( cos в :+ _j_ ).  g 
Чем больше Рвх, тем меньше может быть напор насоса. 

Сопоставляя ( 1 65)  и ( 1 66) , найдем 

h = Рк + t!..рФ + 11h - Рб - h + р J • 
с Т 1 с Т z - 1 '  

( 1 67) 

11hc = 11h1 + Ah2• 

С изменением расхода через систему будет меняться потребный 
напор. Рассмотрим как зависят от расхода отдельные члены урав
нения ( 1 67 ) , составляющие потребный напор системы. 

Давление Рк в камере меняется прямо пропорционально вели
чине расхода компонента (фиг. 1 38) . Имеется в виду, что соотно
шение компонентов сохраняется постоянным. Перепад на форсун
ках д.р'Ф определяет при данном проходнам сечении форсунок f Ф 
величину расхода через них: 

, f АрФ 
Q = nl"fФ V 2g -1- , 

где n - число форсунок; 
f.L - коэффициент расхода форсунок. 

Графически квадратичная зависимость АРФ и Q показава на 
фиг. 1 39. 

Гидравлическое сопротивление трубопроводов Ah.,. пропорцио
нально квадрату скорости движения жидкости 

Ah =� � .  с 2g 
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Скорость движения в трубопроводе данного сечения пропорцио
нальна расходу жидкости, следовательно 

Llh.: = const · Q2• ( фиг. 1 40) 

Давление в баках, разность гравитационных уровней и величи
на инерционного подпора непосредственно не оnределяются расхо
дом на данном режиме. 

Фиг. 138. Зависимость давлеН1ия в ка
мере сrй!J)ания о.т "асхода. 

Q Q 
Фиг. 1 39. Зависимость перепада на 

форс�нках от "асхода. 

Суммарная зависимость потребного напора системы от величи
ны расхода через нее hc =f (Q)  для схемы питания фиг. 5 показана 
на фиг. 1 4 1 .  Эту зависимость от расхода будем называть характе
ристикой системы. Для системы ЖРД характерны избыточное дав-

Аhе ление в баках и положительная 
величина гравитационного и 
инерционного напоров ; следо
вательно, кривая потребных 
напоров системы пересекает 
ось ординат ниже нуля. Это оз
начает, что расход от О до Q1 
обеспечивается только за счет 
напора на входе без участия 
насоса . Расходы большие Q 1 в 
данной системе могут быть по

о. лучены только при установке 
Ф«. 140. Зависимость гндраВJ11ИЧеских насоса. 

потерь от расхода. Для стационарных откачи· 
вающих насосных установок 

кривая потребных напоров будет пересекать ось ординат выше 
нуля. Это означает, что в подобных установках без насоса никакой 
расход не может быть получен. 

Нормальная характеристика насоса H=f(Q) , изображенная на 
фиг. 1 4 1 ,  показывает зависимость напора насоса от расхода при 
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постоянном числе обороrгов. Пересечение точек кривых h"= f ( Q) и 
H=f (Q ) при n = coпst определит расход Qp, коrгорый установится 
в системе при данном числе оборотов насоса. 

При заданном расходе QP по величине напора можно найти 
потребное число оборотов насоса для обеспечения заданного режи
ма. Для изменения тяги двигателя необходимо менять расход через 
систему. Изменение расхода топлива является одной из главных за-

. ..... 'R:.o + 
С!) 

] ... + "'f: l l-

n = const 

��----------�'-------��------о 

Фиг. 14 1 .  Зависимость потребного напора системы от расхода 
'11 нормаль111ая характеристика насоса. 

дач регулирования системы питания ЖР Д. Оно может осуще
ствляться различными способами. Под регулированием системы 
питания ЖР Д с турбонасоевым агрегатом по расходу будем по
нимать изменение характеристики сети или характеристики насоса , 
обеспечивающее переход на новый расход через систему. 

§ 2. С ПОСО БЫ Р Е ГУЛ ИРОВАН ИЯ НАСОСНЫХ С И СТЕМ П ИТА Н ИЯ 
ПО РАСХОДУ 

Изменение характеристики системы наиболее просто осуще
ствляется дросселированием напорной магистрали. 

Пусть новый режим по расходу - Q2 (фиг. 1 42 ) . Напор hc, ,  ко
торый должен преодолеть насос, в этом случае будет определяться 
сопроти13}1ением системы и добавочным сопротивлением дроссе
.71я hд:р 

hc, = h;, + hдр• 

Новая характеристика системы h� = f (Q ) с учетом сопротивле
ния дросселя пройдет круче и новое равновесное состояние (точ
ка 2) установится при меньшем значении расхода (см. фиг. 1 42) . 
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Введение сопротивления дросселя потребует большего напора 
для заданного расхода и тем самым большей мощности. Дополни
тельная затрата мощности может быть вызвана не только увели-

h = const 

Фи·г. 142. РеГулирование системы дросселироваНJИем. 

чением напора  насоса на новом режиме, но и тем, что на новом 
верасчетном режиме насос обычно работает с худшим коэффици

ентом полезного действия. Увеличе-

Q ние мощности насоса при сохране
нии прежних оборотов потребует 
большей мощности турбины, что 
практически будет достигаться уве
личением расхода парагаза чере� 
турбину. Наиболее существенный 
недостаток данного способа регули
рования состоит в н�производитель
ной затрате мощности. Простота 
практического осуществления регу-

Фиr. 143. Схема 1Релули.ров81НИя пе- лирования дросселем привела к ши-
р�ском. рокому распространению данного 

способа. Во многих двигателях этот 
способ применен для основного или частичного регулирования ; 
например, самолетный двигатель HWK «Вальтер» и др. 

Возможен и другой способ перевода системы на новый расход. 
который заключается в том,  что часть жидкости, nрошедшей через 
насос, перепускается обратно в насос и не попадает в систему 
(фиг. 1 43 ) . И в этом случае будет затрачиваться лишняя мощность. 
но режим насоса почти не будет меняться, что позволит ему рабо
тать все время на оптимальном режиме по к. п. д. 
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В системе питания ЖР Д перепуск часто применяется не только 
для регулирования, но и с целью избежания гидравлического удара 
в системе при включении насоса или иногда как антикавитацион
ное средство. 

Третий способ перевода системы на новый расход состоит в из
менении характеристики насоса . При этом обеспечивается мини-
мальная затрата мощности. 

п,н 

, / / 
д / �Н 

Q 2 = con� t 

Q 

Фиг. 1 44. Регулирование системы изменением "'иc.na оборотов насоса .  

Изменение характеристики насоса наиболее просто может быть. 
достигнуто изменением числа оборотов (фиг. 1 44 ) . Расчетный ре
жим n', QP характеризуется точкой 1 ,  число оборотов п" найдется 
по величине потребного напора при новом расходе Q2. Если дшr 
насоса имеется поле характеристик, то новое число оборотов по 
заданному расходу при известном напоре системы легко найдется 
графически. Если имеется только одна опытная характеристика 
насоса , то число оборотов при переходе на новый режим может 
быть найдено аналитически. Проведем параболу подобных режи
мов через точку на характеристике системы, соответствующую но
вому расходу Q2. Она пересечет нормальную характеристику для 
расчетного числа оборотов в точке А. Новое число оборотов най
дется из соотношения 

..!t:_= Q2 или � = .. 1 н2 
• 

n' QA n' v НА 
Способ регулирования подачи насоса изменением числа оборо

тов в сочетании с перепуском или дросселированием наиболее упо
требителен в системе питания ЖРД (ТНА двигателя ракеты А-4 
и др. ) . Изменение числа оборотов насосов практически достигается 
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изменением числа оборотов турбины путем уменьшения или увели
чения расхода рабочего тела через нее. Изменение числа оборотов 
насосов горючего и окислителя на одну и ту же величину мо·жет 
привести к различному изменению расхода через них, что нежела
тельно, так как это вызовет изменение в соотношении компонентов. 
С этой точки зрения желательно иметь идентичные характеристики 
насосов горючего и окислителя. Наиболее просто добиться поддер
жания заданного j(при регулировании чисел оборотов при пологих 
характеристиках. Для этого часто для систем ЖР Д проектируют 
насосы с большими углами �2л· 

Изменение характеристики насоса может быть достигнуто из
'Менением угла наклона лопатки ко111еса на· выходе. При этом изме
нится окружная составляющая скорости на выходе из колеса Сзи 
и, следовательно, напор насоса :  

н _ U2Cзu _ Uj C()a 
т - • 

g g 
При уменьшении �2л характеристика идет круче и, следователь

но, при тех же расходах будут развиваться меньшие напоры (см. 
·-фиг. 1 25) . Практически этот способ воздействия на характеристику 
на�оса сложен в конструктивном осуществлении. Известны случаи 
�рименения такого способа регулирования для осевых пропеллер-
ных насосов. 

Проще осуществить регулирование применением поворотных ло
·паток на входе в насос. При этом легко изменить окружную со
- ставляющую скорости на входе в колесо сои и, как следУет из урав
·нения Эйлера, изменить напор насоса :  

1-lo практически и этот способ неприменим для насосов ЖР Д,  так 
как поворотное устройство на входе в насос в силу дополнитель
ного гидравлического сопротивления ухудшит антикавитационные 

·свойства насоса. Способ регулирования характеристик турбомашин 
применением поворотных лопаток на входе легко применим для 
·компрессорных машин и гидравлических турбин. 

§ 3. УСТО Я Ч ИВОСТЬ ПР И  РАБОТЕ НАСОСА 

В СИСТЕМЕ П ИТА Н ИЯ ЖРД 

Работа насоса в системе питания ЖРД должна быть устойчивой 
·при всех режимах работы двигателя. Это означает, что параметры 
насоса должны автоматически сохраняться постоянными для за
.данного режима, несмотря на малые отклонения их величин, вы
званные случайными воздействиями. 

Если центробежный насос имеет характеристику H=f (Q) с 
:явным максимумом (фиг. 1 45 ) , то принципиально возможно воз -
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никновение неустойчивой работы насоса . Неустойчивая работа на
соса характеризуется неустановившимися перемещениями жидко
сти в системе, что приводит к явлению помпажа - периодическому 

н 

1 
1 
1 

1 1 1 +L\Q 
1 ' 1 1 '  

· 1 1 · 1 -L\Q 
1 1 1 
1 1 1 

1 1 
1 
1 
1 1 f +AQ 1 · 1 1 • 1 1 ' -L\Q · 1  1 · 1  
1 1 1 

Q 
Фиг. 145. К BOIIIPOCY об устойtmвости насоса в системе. 

изменению производительности и напора, сопровождающемуся гид
равлическими ударами. Это явление может иметь место в насосах 
и компрессорах. В насосах ввиду перекачки практически несжимае-

н 
г 

Фиг. 146. Неустойчивая работа в насосной системе. 

мой жидкости помпаж особенно недопустим, так как приводит не 
только к срыву режима, но и к разрушению системы. 

Рассмотрим в качестве примера систему, изображенную на 
фиг. 1 46, и покажем возможность возникновения в ней явления 
помпажа. 

1 2 4 1  
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Особенности этой системы заключаются в том, что : 
1 )  расход через насос может оrrличаться от расхода на выходе 

из системы Qc вследствие наполнения или опорожнения бака ;  
2 )  потребный напор определяется не  только сопротивлением 

трубопроводов, но и гидростатическим уровнем жидкости в баке. 
Примем за нулевой напор уровень заливки насоса, при этом 

rочка 1 соответствует началу его работы. По мере работы насос 
поднимает уровень в вертикальной магистрали системы и в соот
ветствии с его характеристикой nереходит на меньшие расходы. 
Если расход системы Qc будет равняться любому промежуточному 
расходу QA между точкой В и точкой Ж на характеристике (уро
вень II соответствует уровню заполнения расходной магистрали. 
а точка В - максимальному напору насоса при данном числе обо
ротов) , насос обеспечит подачу этого расхода, и работа насоса в 
данной системе будет устойчивой. При увеличении сопротивления 
выходной магистрали системы, например, уменьшением проходиого 
сечения дросселем И характеристика системы будет проходить 
круче. 

Если Qc будет меньше Q8, например Qc=•Qь . то в первые мо
менты насос будет подавать больше, чем уйдет из бака, и уровень 
в баке будет повышаться. Расход, подаваемый насосом, в соответ· 
ствии с характеристикой будет уменьшаться. При достижении 
уровня в баке, характеризуемого точкой В, насос прекратит пода
чу, так как не сумеет удержать находящийся над ним столб жид
кости. Жидкость начинает течь через насос в обратном направле
нии. На фиг. 1 46 соответственно режим насоса из точки В перейдет 
в точку Г. Когда уровень в баке понизится до уровня. характери
зуемого на фиг. 1 46 точкой Д (точка нулевого расхода) . насос сно
ва начнет подавать жидкость и режим скачкообразно перейдет 
в рабочую точку Е и колебательный процесс будет повторяться. 
Описанное колебательное явление сопровождается гидравлически
ми ударами и совершенно недопустимо для системы заполненной 
жидкостью. 

У становив возможность возникновения неустановившихся ре
жимов работы насоса, разберем условия, которые определяют 
устойчиво·сть работы насоса в общем случае. Устойчивость режима 
зависит от характеристик насоса и системы. На фиг. 1 45 изображе
ны характеристика насоса и системы сети. Пусть в общем случае 
характеристика системы пересекает характеристику насоса в двух 
точках А и Б. 

Рассмотрим влияние малых отклонений параметров системы на 
устойчивость режима насоса в области точек А и Б. В области точ
ки А любое небольшое случайное уменьшение расхода на  L\QA, на
пример, за  счет временной закупорки отверстия одной из форсунок. 
приведет к тому, что напор насоса будет превышать потребный 
напор системы; вследствие этого поток жидкости будет ускоряться 
и расход возрастет до прежней величины. В области точки Б крат-
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ковремеиное уменьшение расхода на !:!Q, возникшее по тем или 
иным · причина м, вызовет превышение потребного напора системы 
над напором насоса и,  как следствие этого, торможение потока и 
дальнейшее снижение расхода. Аналогичное рассуждение можно 
привести и для случая кратковременного увеличения расхода на !:!Q. 
Таким образом,  в области точки Б имеет место неустойчивое. рав
новесие - малое возмущение вызывает резкое оrrклонение от ре
жима,  а в области точки А режим устойчив. так как малое откло
нение не выводит систему из 
равновесия. н 

Математически условие 
устойчивого равновесия ра 
боты насоса в системе мож
но записать следующим не
равенством: 

dhc > dH 
• 

( l бВ) 
d Q dQ 

Графически это означает, 
что в точке пересечения ха
рактернетик насоса и сети 
кривая для сети должна 
проходить круче, чем для на 
соса. Более пологое проте
кание характеристики сети в 
точке пересечения ее с ха -

Hmax 

Фиг. 1 47. Характ�ристика насоса (беэ мак
симума) . 

рактеристикой насоса может иметь место только при наличии ле
вой возрастающей ветви характеристики насоса (от точки D до 
точки В, на фиг. 146) .  Несмотря на наличие левой возрастающей 

u u dhc < dh б характеристики насоса ,  неустоичивыи режим - - удет толь-
dQ dQ 

ко при пересечении характеристикой сети левой ветви характери
стики. Чем круче характеристика сети, тем меньше вероятность 
неустойчивой работы. Поэтому дросселирование, которое приво
дит к более крутому возрастанию характеристики сети, может 
служить средством устранения помпажных явлений. Системы ЖР Д 
имеют крутые характеристики потребных напоров системы ; поэто
му системы питания ЖР Д с турбонасосной подачей, как правило, 
устойчивы. 

Вазможность неустойчивой работы в системах ЖР Д может по
являться при переходных режимах: запуск, изменение режима. При 
наличии гибких элементов в трубопроводах резкое уменьшение про
ходиого сечения может также вызвать изменение. характеристики 
сети и возможность появления неустойчивых режимов. 

Насосы, имеющие падающую характеристику (фиг. 1 47 )  (ма
ксимум Н при Q = O) всегда устойчивы в работе. Поэтому такая ха
рактеристика называется стабильной. Практически стабильны ха-

12• 
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рактеристики и при пологом протекании максимума кривой 
Н =f ( Q) .  Как было показано ранее, чем меньше угол лопаток на 
выходе �2л, тем более стабильна характеристика насоса . Наличие 
устойчивой стабильной характеристики является одним из главных 
преимуществ насосов с �2л<90°. 

§ 4. СО.ВМЕСТНАЯ РАБОТА НАСОСОВ В С И СТЕМЕ 

Насосы могут включаться в сисiему последовательно и парал
лельна (фиг. 1 48) . Последовательное соединение насосов (см. 
фиг. 1 48, а) преследует цель получения больших напоров, так как 

а) 

о) 
Фиг. 1 48. Схемы последовательного а и параллельного б 

включения насосов. 

напоры отдельных насосов при этом суммируются. Иногда два на
соса соединяют последовательно для повышения антикавитацион
ных свойств агрегата. Последовательное соединение насосов может 
найти применение в двигателях с большими давлениями в камере. 
При охлаждении камеры компонентом топлива по прочностным со
ображениям может оказаться нецелесообразным подавать компо
нент в рубашку охлаждения под давлением, равным давлению в 
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камере. Применив два последовательно соединенных насоса, мож
но избежать высоких давлений в рубашке охлаждения. Последова
тельное соединение насосов (для обеспечения большого напора)  
может оказаться необходимым для прокачки жидкости с малым 
удельным весом, например, сжиженного водорода и для питания 
газогенератора турбины, работающего на основных компонентах. 

При параллельном соединении насосов (см. фиг. 1 48, 6) сум
мируются расходы при равных напорах. 

н 

Фиг. 1 49. Совместная характернсrniКа двtVХ поСJiедо
вательно соедине!IIНЪIХ насосов. 

Для полного представления о возможных режимах в системе, 
имеющей последовательное или параллельное включение насосов, 
необходимо рассмотреть совместное протекание их характеристик. 
При существенно различных характеристиках насосо13 может полу
читься, что соединение насосов не даст увеличения напора или рас
хода. 

Рассмотрим совместную характеристику двух последовательно 
соединенных насосов, имеющих различные исходные характеристи
ки (фиг. 1 49) . СкладРiвая величины напоров при о.цном и том же 
расходе, получим характеристику H=f (Q ) агрегата (заштрихован
ная кривая на фиг. 1 49 ) . 

При расходах Q < Qp суммарный напор больше напора 
любого из насосов . Чтобы построить характеристику на участке 
QP - а, необходимо знать ха.рактеристику ". насоса 11 при Q > QP. 
При расходах , больших QP (а такие расходы будут прогоняться 
через насос 11 насосом /), у насоса 11 напор отрицателен, т . е . 
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энергия жидкости уменьшается ; насос будет работать на режиме 
тормоза или турбины и поглощать мощность, т .  е . энергия будет 
отбираться от жидкости . Снижение напора в насосе 11 вызовет 
падение общего напора . Начиная с расхода, равного QP и больше, 
общий напор двух насосов будет меньше напора одного насоса /. 
Следовательно, для системы с характеристикой h: примененце 
двух последовательно установленных насосов целесооб разно 

ао= аВ н !  ) 't!- - tl 
\ ' ' ' .... _ -.----

Фиг. 1 50. Совместная характеристика двух параллельна соединенных 

насосов. 

(НА >�Н д) . а для системы с характеристикой h� такое соедине
ние нецелесообразно (Н Б < Н Е> · Применяя последовательное 
соединение двух различны х насосов, всегда следует выяснить, 
какова будет их совместная характеристика . 

Рассмотрим совместную характеристику двух различных на
сосов при их параллельном соединении (фиг. 1 50 ) . При этом рас
ходы суммируются и обла-сть рабочих режимов расширяется в сто
рону больших расходов. Такое соединение насосов полностью 
оправдывается для потребных напоров системы, меньших напора на
·соса II при нулевом расходе (на фиг. 1 50 характеристика систе
мы hcA} .  

Начиная с расхода Q8, соответствующего напору для /1 на
соса при Q = O, жидкость из системы, питаемой насосом 1 с большим 
напором, будет протекать через насос II от выхода к входу. 

Для того чтобы построить совместную характеристику в обла
сти малых расходов. надо знать характеристику насоса II при от
рицательных расходах (см. пунктирную часть характеристики на-
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соса II) . Сопоставляя величины расходов через оба насоса при 
одних и тех же напорах, получим характеристику совместной их 
работы (см. заштрихованную линию БА на фиг. 1 50) . При харак
теристике системы hcs параллельное соединение двух насосов, 
имеющих различные характеристики, нецелесообразно. 

Из сказанного следует, что для решения вопроса о совместной 
работе двух или более насосов, имеющих различные диапазоны 
напоров и расходов, необходимо внимательно рассмотреть их сов
местную характеристику и определить оптимальные режимы ра 
боты системы. 



Глава VII 
С ИЛ Ы, Д Е Я СТВУЮЩИ Е НА КОЛ ЕСО НАСОСА 

На колесо насоса действуют две группы сил : 
1 )  массовые силы; 
2) поверхностные .силы. 
К. массовым силам относятся сила тяжести и инерционные силы. 

Сила тяжести разгружается гидростатической подъемной силой 
жидкости, заполняющей насос. 

Инерционные неуравновешенные силы могут появиться только 
в случае песовпадения центра момента инерции колеса с осью вра
щения. Статической и динамической балансировкой колеса можно 
свести неуравновешенные силы инерции к определенному миниму
му, что достигается снятием материала с боковых дисков (чаще зад
него ) .  

К. поверхностным силам относятся силы давления, действующие 
на лопатки колеса orr потока жидкости. Суммарное усилие давле
ния на лопатки ко111еса определяет его крутящий момент. Силы дав· 
ления действуют также на боковые и торцовые поверхности колеса. 

Осевое усилие 

На кмесо действует осевое усилие F1a как разность наружного 
давления на боковые диски колеса с правой и левой стороны (-см . 
фиг. 1 1 3 ) . Внутреннее давление на боковые стенки будет уравно
веruиваться. Со стороны входа давление на боковую стенку будет 
меньruе, так как давление во входном отверстии с внутренней сто
роны всегда меньше давления с наружной стороны. Давление с 
наружной стороны определяется вращением жидкости в зазоре 
между ,стенкой �олеса и корпусом. Его величина определяется по 
формуле ( 1 34) : 

2 Р =Р2 - ти2 (t - г: ) ·  
8g r2 

Давление в зазоре, считая от наружного диаметра, падает мед
леннее, чем в колесе, так как жидкость в зазоре вращается с по-
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ловииной угловой скоростью. Силы давления на боковых поверх
ностях на диаметрах, больших диаметра входа Do. взаимно урав
новешены (см. фиг. 1 1 3 ) . Неуравновешенные силы давления воз
никают на площади, определяемой диаметром входа Do, 

'• 
Fta= 2тt J (P -Pвz) r dr; 

'• 

Fta=2тr S {P2 - i  ;; [ 1 - � ]} dr. 
'вт 

Окончательно 

F 2 2 [ и� ( r2 + r:т )] tа = ттt (rо - Твт) Нст - - 1 - 2 • 
8g 2r2 

(1 69) 

Кроме того, осевая сила возникает в результате изменения 
количества движения жидкости в осевом направлении. Эта сила, 
как реактивная, может быть подсчитана по разности количества 
движения в осевом направлении на выходе и входе в колесо 

rQ' - -
F2a =  --- (с2а - с!").  

g 

Осевая скорость на выхо�е из ко111еса С2а= О, поэтому осевое уси
лие F2a найдется по формуле 

( 1 70) 

Эта сила представляет собой силу реакции втекающей струи. 
Силы F1a и F2a направлены в разные стороны. Суммарное осевое 
усилие Fa найдется как разность этих сил 

Fa= F1a-F2a • 
Практически усилие от неуравновешенных сил давления всегда 

больше реакции втекания. 
Осевое усилие вызывает нагрузку на подшипники. усложняет и 

утяжеляет конструкцию насоса . Это усилие необходимо уменьшить; 
т. е. разгрузить колесо от осевого усилия. Перечислим наиболее 
употребительные способы разгрузки колеса. 

1 . Колесо уплотняется с передней и задней стороны. С задней
сторо,ны на радиусе, меньшем р адиуса уплотнения, располагают от
верстия, называемые разгрузочными. Давления с передней и зад
ней стороны при этом выравниваются. Такой способ разгрузки от 
осевого усилия применяется на многих насосах ЖР Д, например в. 
насосах ТНА ракеты А-4 (см.  фиг. 1 99) . 
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Недостаток этого способа разгрузки от осевого усилия заклю
чается в действии вытекающих из разгрузочного отверстия струй. 
Леререзыванне основного потока струями, вытекающими из отвер -

а) 
Фиг. 1 51 . Уравновешивание осевого усилия 

конструкцией колеса. 

·стия, может увеличить гидравлические потери насоса и ухудшить 
его кавитационные свойства. 

Вместо разгрузочного отверстия иногда целесообразно протачи
:вать во втулке колеса спиральную канавку, соед�няющую полость 
за колесом с полостью входа. 

,(- -:_-_-_-______ 
--------=- -=  �\  

1 1  1 1  
1 1 
1 1 
1 1 
1 1 
1 1  

Распр_,еtlелен1.1.е tltiiлeншi 
по сечению ББ 

Фиг. 1 52. Применеине раз11рузочного диска д,JIЯ снижения осевого уси
лия IФJier.a. 

2. Можно избежать осевого усилия, применив двустороннее ко
.лесо, которое само уравновешивается (см. фиг. 82) . 

3. Уравновешивание осевого усилия в ТНА, имеющем несколь
ко насосов, может достигаться соответствующим расположением 
насосов. 
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4. Разгрузка от осевого усилия может быть получена вслед
ствие укорочения задней стенки колеса (фиг. 1 5 1 ,  а) или удлине
яием передней (см. фиг. 1 5 1 ,  6) . Гидравлические потери таких ко
лес будут увеличены. Эти конструктивные решения требуют опыт
яой проверки. 

5. Для разгрузки колеса насоса от осевого усилия можно 
применить разгрузочные диски (фиг. 1 52) . Верхняя часть разгру
зочного диска располагается на небольшом расстоянии от корпуса.  
Жидкость, проходя через образовавшуюся щель, дросселируется 
(дросселирующий зазор можно сделать по наружному диаметру) 
и в полости за разгрузочным диском устанавливается давление р7, 
меньшее, чем давление р в перед диском. Из полости за диском 
предусмотрен дренаж жидкости в бак или на вход в насос. Площадь 
разгрузочного диска должна быть такой, чтобы осевое давление 
колеса уравновешивалось. Роль разгрузочного диска может играть 
импеллер. 

Радиальное усилие 

Радиальное усилие, действующее на колесо, появляется при рас
ходах, отличных от расчетного, вследствие несимметричного рас
пределения давления на  выходе из колеса .  На фиг. 1 53 приведено 
распределение статического напора, замереиное по окружности ера-

н ? м вод . ст fO ( оо/мин)2 ;z · 

t(O 1 i 
tO,O 

-- 11. _, кг n = !В·  fO CCI< Orf/Mlllf 9,0 
'\ 1 

r\. ........... ! ......... 
8,0 

о 90 

/ 

IJS 

r--
v 

180 225 

......... 
'�---" ....... .......... 

270 J/5 350�0 
Ф'Иг. 1 53. РасПIРеделенл�е давления по окружнос�и колеса 111а выходном 

диаметре. 

зу же по выходе из колеса для расчетного расхода. Отсчет градусов 
идеr от выходного сечения спирали в направлении вращения. 

Неравномерное распределение давлений при перасчетных рас
ходах обусловливается влиянием спирального диффузора на рабо
ту колеса. Уравновешивание радиального усилия может быть до
стигнуто применением нескольких спиральных отводов. 
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ИсходЯ из опытных данных, можно подсчитать величину возни. 
кающей поперечной силы на некоторых режимах. Вычисление по. 
перечной силы приведено в работе А. А. Ломакина 1 . Там же при. 
водится следующая эмпирическая формула Степанова для подсчета 
радиального усилия при недогрузках насоса (Q < Qp) : 

Fp =  172 [ 1 -( gp YJ НЬ2D2 кг .  

1 А .  А Л о м а к и и, Центробежные и проlllеллерные насосы, Маmrиз, 1 950. 

-
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Глава VIIJ 
РАСЧ ЕТ ЦЕ НТРОБЕЖНЫХ НАСОСО В 

При расчете насоса определяют: 
1 .  Геометрические размеры основных элементов проточной части, 

включая профилирование лопаток; 
2. К. п. д. насоса ; 
3. Характеристики насоса. 
Исходными данными для расчета насосов ЖРД обычно явля

ются :  
1 )  Q .м,3f сек - р асход жидкости через насос. Он определяется 

заданием тяги двигателя и соотношением компонентов топлива. Рас
четный расход насоса обычно выбирают на режиме максимальной 
тяги двигателя; 

2 )  Н .м - напор насоса, который определяется потребным на
пором сети при расчетном расходе; 

3) давление на входе в насос, определяемое давлением и уров
нем жидкости в баках за вычетом сопротивления подводящих тру
бопроводов и с учетом инерционного подпора. 

За  расчетное давление на входе следует выбирать минимальное 
давление за  время полета летательного аппарата. Обычно этот ре
жим имеет место при старте, когда отсутствует воздействие уско
рения ракеты. или сразу после старта, когда ускорение мало; 

4) физические константы жидкости при различных температу
рах. Для расчета насоса необходимо знать удельные веса жидкости 
в зависимости от температуры (табл. 2 )  и зависимость давления 
упругости паров от температуры (см. фиг. 92) .  

Таблиqа 2 
Удел ьн ые ве са некоторых рабочих::жидкостей для ЖРД в гjс.мз 

Наименование 

Перекись водорода 

Азотная кислота 

Четырехокись азота 

Температура в 0 С  

15 1 50 

1 , 34 
1 , 51 
1 , 46 

1 , 3 1  
1 , 48 
1 , 37 
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Продолжени е 
Температура в 0С 

Н аименован ие 
15  50 

Т онка 

Диметилгидразин 

Керосин 

Этиловый спирт 

Гидразин 

Кислород жидкий 

Водород 

Фтор 

Аммиак 

0 , 85 0 , 82 

0 , 82 0 ,76 

0 , 85 0 ,83 

0 , 80 0 , 78 

1 , 0 1 0 ,98 

1 , 14 при температуре кипения -183° 

0,07 при температуре кипения '---258° 

1 ,51 при температуре кипения - 1 87'" 

0,78 при температуре кипения -33° 

Кавитационный расчет насоса следует проводить для макси
мальной температуры, которая может иметь место при эксплуата
ции ТНА, т. е. для максимального давления упругости паров. 

§ 1 .  РАСЧЕТ ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРО В  И ГЕОМЕТР И Ч ЕСКИХ 
РАЗМЕРО В  КОЛ ЕСА 

Выбор числа оборотов насоса 

Расчет насоса целесообразно начинать с выбора и обоснования 
числа оборотов, которое желательно иметь существенно большим. 
что уменьшает габариты и вес насоса. К:роме того, при высоких 
оборотах насоса можно спроектировать турбюtу с более высоким 
к. п. д. и небольшими размерами (имеется в виду, что насос и тур
бина размещаются на одном валу) . llpи среднем диаметре тур
бины д'f).т = ( 1 ,5+2) D2 колеса насоса оптимальное число оборотов 
вала турбины лежит в пределах 30+40 тыс. об/мин. Дальнейшее 
повыше!!ие оборотов будет лимИТиРоваться прочностью·- лопатки; 
диска:-·и подШИПнИков: - ОбЫчно ЧИСЛо оборотов насоса не может -бЫть доведено до оптИмальных значений для турбины. Повышение 
числа оборотов насоса ,  в первую очередь, ограничивается кавита
цией. Поэтому число оборотов насоса выбирае-гся исходя из усло
вий бескавитационной работы насосного агрегата. 

Число оборотов и параметры насоса, определяющие его антика
витационные свойства, связаны формулой С. С. Руднева (89)  

' 

s , 62VQ 
( 1 71 )  
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При проектировании насоса под допускаемым значением (�hдJ!и) .аоп: 
следует понимать необходимый запас энергии для бескавитацион
ной работы центробежного колеса. 

При заДанном давлении упругости паров и напоре перед на
сосом ( tJ. hдии)доп определится их разностью 

( tJ.hдии)доп = hвх - Рп 
• 

"t 
( 1 72}· 

Напор на входе в насос зависит от давления в баке, гидроста
тического уровня, сопротивления магистрали и давления. связан
ного с воздействием ускорения летательного аппарата rсм. форму
лу (86) ]. 

При р асчете системы питания конкретного двигателя (�hдiИИ)доп ·  
определяют для режима, при котором напор на входе имеет наи
меньшее значение, например , при отсутствии подпора, связанного 
с ускорением, максимальной температуре и т. п .  

Кавитационный коэффициент быстроходности С является пара
метром, характеризующим антикавитационные свойства насоса. 
При расчете этим коэффициентом можно задаться. При э·гом сле
дует иметь в виду, что выбор значения С определяет конструктив
ные формы колеса насоса. При больших значениях С необходимо
принять определенные конструктивные меры для обеспечения анти
кавитационных свойств насоса. Значение С для центробежных на
сосов, по опытным данным, составляет от 1 000 до 2000. Значение С, 
близкое к 2000, показывают насосы, имеющие большие диаметры 
входа (kD в формуле 97а близкие к 6,0) и уширенное меридио· 

( 7tDJ b J  ·"
.
' 1 5 ) . нальное сечение вблизи входной кромки лопатки -1tD3J4 ' 

В зависимости от рассчитанного значения (�·hдiИИ) доп и выбранного С 
определяют допустимое для бескавитационной работы число оборо
тов. Чем большее число оборотов желательно иметь, тем большим 
значением С следует задаваться. 

Если от одного вала приводится несколько насосов, то число 
оборотов выбирается по наименьшему расчетному числу оборотов . 

Если обороты при проектировании насоса заданы, то следует 
провести поверочный расчет на условие бескавитационной работы. 
Он может заключаться в расчете необходимого значения коэффи
циента С или потребного давления в баках. 

Если в результате расчетов обнаружится, что при заданном дав
лении в баках допустимое число оборотов слишком мало, то сле
дует пред_усмотреть установку предвключенной осевой ступени. 

Определение п. / 

После выбора  числа оборотов целесообразно определить коэф-
фициент быстроходности наооса п. (6 1 ,  а) . 
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По величине коэффициента быстроходности можно судить о при. 
мерной форме меридионального сечения колеса (см. фиг. 59) . Зная 
коэффициент быстроходности ns,  можно определить приближенное 
..значение коэффициентов полезного действия, которыми придется 
задаваться в процессе расчета. 

Расход через колесо 

Расход через колесо больше расхода через систему на величину 
утечек Q'= Q/'Y)otS; коэффициентом 'Уi об предварительно можно за
даться, исходя из n8• Для насосов ЖРД 'У)об= 0,9+0.95 при 
. п. = ЗО- 1 30. Причем большим' п. соответствуют большие величи
ны 'Y)o«J. 

Расчет размеров входа в колесо 

Основной расчетной величиной, определяющей вход в колеtо, 
является скорость на входе в колесо со. 

Для получения высоких кавитационных и гидравлических ка
·честв со находят по формуле (97а ) . Если с0 превышает 
1 0- 1 2  м/сек, следует переходить к колесу с двусторонним входом. 

Расчет входа целесообразнее начинать с определения со, а за
-тем находят D()Пр, так как ограничение обычно устанавливается по 
.величине со (отказ от одностороннего входа и т. п. ) . 

При наличии втулки диаметр входа Do найдется по формуле 

Do = V D�пр +d:т , 
тде di.т определяется Из конструктивных соображений : 
dвт = ( 1 , 1 + 1 ,2) d8• 

Диаметр вала  найдется в первом приближении из расчета вала 
на кручение 

s r м d - v кр 
в - 0 , 2  ['t )к ' 

где МкР- крутящий момент находится по мощности насоса и чис
лу оборотов, 

Мкр=71 620 Nн k ZC.М., 
n 

Nн- мощность насоса находится приближенно, задаваясь 
К. П. Д. 'У)н• 

N = QHr 
н 751Jн ' 

Т)и= О,65-:-0,8; 
,большие значения 'У)н соответствуют большим п. ; 
['t]к- допустимое напряжение на кручение в кг/см2• 
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Если расчетный диаметр вала получается неконструктивно ма
лым, то его увеличивают. 

Расположение входной кромки зависит от требуемых кавитацион
ных свойств насоса, от наличия преднасоса и от соотношения D0 и D2• 

Расположение входной кромки на меньших диаметрах D1 <Do 
(см. фиг. 80) улучшает антикавитационные свойства насоса, ввиду 
увеличения поверхности лопаток и уменьшения окружной скорости. 

Если установка преднасоса не пред- . 
усматривается, то при малой разнице в 
диаметрах D2 и Do входную кромку сле
дует располагать на диаметрах, меньших �111 Do, т. е. D1 <D0• Лопатка получает при 
этом характерную форму двояковыгнутой 
поверхности - лопатка двойной кри
визны. 

При D1 = (0,9-:- l , l ) D0 лопатки обра 
зуются цилиндрическими поверхностями 
и проектируются на  план в виде линий. 

и ,  

Фиг. 1 54. Треугольник скоро
стей: на входе в KOJieco на

соса. 

При большой разнице D2 и D0 за счет уширения меридионального 
сечения в области входа на лопатки можно получить насосы с высо
кими антикавитационными качествами с входными кромками, рас
положенными на диаметре D, ,  близком к Do. Ширину Ь, выбирают 
при этом из условия 

1 2< 'ltDt h t  < 2  5 
• D2 f4 • ' '1t о пр 

т. е. канал от входа в колесо до входа на лопатки выполняют диф
фузорным. Уширенный вхо� обеспечит · запас по ·сечению при на
чавшейся кавитации. и срыва режима не произойдет. Слишком 
большие степени уширения приведут к заметному падению к. п. д. 

Выбор диаметра D, позволит построить треугольник скоростей 
на входе в колесо, для чего следует задаться скоростью Сот. 

Наличие вихревых отрывных зон, неравномерность распределе
ния меридиональных скоростей после поворота затрудняют точный 
расчет сот, особенно при применении уширенного входа. Условно 
принимают сот= со. 

Учет закрутки потока на входе в колесо также затруднен, по
этому расчет проводится в предположении со,.= О. В неявном виде 
возможная закрутка будет учтена введением достаточно больших 
положительных углов атаки. 

Треугольник скоростей перед входом на лопатки строят по из
вестным значениям и1 и C&m и с0,. = 0  (см. фиг. 1 54 ) . 

�еридиональная скорость после вступления потока в межлопа
точный канал определится по формуле 

13  4 1  
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По Ctm строят входной треугольник скоростей (фиг. 1 54) . Угол 
входа потока на лопатки !3о найдется из соотношения 

tg �о= _со� ; � lл = �o + i. 
ul 

Угол лопаток, как правило, выбирают большим !3о.  т. е. вводят 
положительный угол атаки !+i. Угол атаки выбирают в пределах 
3-:- 1 2°. 

При малых (30 выбирают большие углы атаки. чтобы получить 
большой угол !3tл. 

Малые !3tл приводят к невыгодной форме межлопаточного ка
нала (длинный узкий канал ) и большому загромождению входного 
сечения лопатками. Обычно (31л лежит в пределах 1 2+22". 

Расчет параметров на выходе из колеса 

Наружный диаметр колеса D2 определяется по величине на
пора. Непосредственно можно установить лишь связь D2 и Н тоо -

напора при бесконечно большом числе лопаток. Определив D2 гру
бым приближением, установим эту свЯзь. 

Первое приближение D2 найдем по Н 
т , задавшись ТJг, 

н = .!!... , т "'lг 
где ТJг может иметь значения в пределах 0,7+0,85. Большие значе
ния ТJг  соответствуют большим nв. При ns = 50+ 1 1 0 значение ТJг мож 
но предварительно определить по формуле Ломакина ( 1 1 3) . 

и -V gHт 2- -- .  

ku2 
Обычно для насосов ku2 = 0,4+0,7. 

Задавшись ku2, найдем в первом приближении U2 и D2, 
D _ 6Ои2 2 - --;,;- . 

Зная приближенное значение D2, найдем Нт. ,  выбрав:выход
ной угол �2л · 

. 

В ы б о р в ы х о д н о г о  у г л а  fi2л 
З.адаемся величиной c3m. Обычно C3m= 0,5+ 1 C0m (подробнее см. 

· далее) 
с�=k2С3т. 

Величиной k2 задаются в пределах 1 ,05+ 1 ,2. 



§ / . Расчет основных параметров 195 

Из выходного и входного треугольников скоростей (см. фиг. 29 
и 32 ) 

С2т w2 .. = -==-
s in �24 

w2 .. = С2т sin � 1 4 
WJ4 CJ m s in �24 

Окончательно 

W - CJ m ! л - . R S IП 1' ) 4  

Сзт ..!!1... s in  Р 1 л 
Сот k1 sin �24 

( 173) 

Отношением w lл/w2 .. задаются. При w 1лfw2,., > 1 - канал диффу
зорный, при W1л/w2 .. < 1 - канал конфузорный. Для снижения гид
равлических потерь целесообразнее выбрать w 1л/w2 .. < 1 , но часто от 
этого приходится отказаться, чтобы получить большие значения �2л. 
Большие значения �2л приводят к более пологой характеристике 
насоса , что иногда предпочтительнее. Обычно �2л находится в пре
делах 1 5-;-40". 

В отдельных случаях, когда требуются особенно большие на
поры, например при высоком давлении в камере сгорания, при пе
рекачке жидкостей с малым удельным весом и т. д., можно выбрать 
большие углы �2n порядка 40-;-60°, иногда даже 90°. При этом меж
лопаточный канал получит большую диффузорность, 
w 1л/w 2 .. = 1 ,5-;-2, что снизит к. п. д. колеса. 

Применеине больших �2л ограничивается также увеличением по
терь в отводящих диффузорных устройствах, так как при этом доля 
динамического напора, преобразуемого в статический, сильно воз
растает. Допускать высокие скорости движения жидкости в выход
ных напорных магистралях обычно не рекомендуется, так как при 
этом возрастут гидравлические сопротивления системы и могут иметь 
место сильные гидравлические удары при действии элементов авто
матики. 

Для нахождения Нт .. по Нт нужно знать поправку на конечное 
число лопаток nп, которая зависит от геометрии колеса и числа ло
паток. Числом лопаток задаются или определяют его по эмпири- . 
ческим формулам. 

Число z выбирают равным 6-;-8. Распространенной формулой 
для определения z является 

z = 13 r2 + r1 sin � 14 + Р24 
, 2 (r2 - Гt )  2 

( 1 74) 

с округлением до целых чисел в большую сторону. Следует учи
тывать, что чем больше число лопаток, тем ближе Нт к Нт .. и, сле
довательно, диаметр D2 будет меньше. Но большое число лопаток 
приводит к сильному загромождению проходных сечений и увели
чению потерь на трение. 
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Во многих случаях , особенно при м алых ns, целесообразно при

менять укороченные лопатки, размещенные между нормальными 
лопатками. 

Зная z, определяют nл- коэффициент, учитывающий конечное 
число лопаток [см. формулы (49-53) ], 

Нтоо = Нт ( l + n4) . 
Геометрические размеры и Нт.. должны находиться в соот. 

ветствии . Исходя из известной  величины Нт .. , найдем D2 : 
Нт .. =·!!JР2и или Нтоо = � (и2 - �) (см . фиг .  32). g g tg �2л 

Из этой формулы определяют и2 ,  которое соответствует дан
ному значению Нтоо . Формула для Нтоо представляет собой квад
ратное уравнение относительно и2 

_ Czm +(( С 2т )2 + Н Uz - g тоо · 2 tg �2.11 2 tg �2л 
( 1 75) 

По скорости и2 находим D2. Это будет вторым приближением D2. 
В случае расхождения с D2 первого приближения более чем на 3-
5 % следует заново найти nл и Нт .  по D2 второго приближения. По 
исправленному значению Нтоо находят третье приближение щ� и D2• 
К:роме того, проверяют совпадение коэффициентов загроможде
ния k1 и k2 с ранее выбранными значениями . В случае расхожде
ния более чем на fNo расчет следует уточнить. 

Профилиров,ание меридионального сечения колеса 

Меридиональное сечение колеса профилируют исходя из опыта, 
накопленного при отработке и доводке насосов .  Формой средней 
линии задаются, выбирая ее схожей со средней линией колес на
сосов, показывающих высокие энергетические и кавитационные ка
честв а .  Величина n, определяет в известной степени "форму средней 
линии. При м алых ns (п, < 50) средняя линия перпендикулярна оси 
и поворот от входного сечения к межлопаточному каналу осуще
ствляется небольшим радиусом.  При больших ns радиус поворота 
канала увеличивается, средняя линия отклоняется от перпендику· 
лярного направления (см. фиг. 59) . 

UUирина колеса в меридиональном сечении определяется припя 
тыми значениями Ь 1 и Ь2. 

UUирину меридионального сечения колеса без уширения входа 
(колесо низких кавитационных качеств ) выбирают, исходя из за
кона  изменения меридиональной скорости ( c� = Q'/-rrDb )  без учета 
сужения сечения лопатками (фиг. 1 55) . Этим законом задаются. 
Обычно прини_мают линейный характер изменения с;" (см. фиг. 1 55) . 
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Скорость с3". выбирают равной или меньшей со-т; меньшее зна
чение Сзт принимают в тех случаях, когда Ь2 = Q'/7ГD2сзт мало. 
Узкий выход может оказаться нецелесообразным с технологической 
точки зрения. Узкий канал труднее обрабатывать, например ,  после 
литья. При узком канале могут быть большие потери на трение. 

Фиг. 1 55. Возможный хар ак
теiР изменения отооситель
ной и мерИ,/IJИональной скоро
сти по paдilliVcv средней JIIИ
нии меридионального се-

чения. 

... "' "t:j 1 

Ql 

Фиг. 1 56. Профилирова
ние меридионального се
чения колеса насоса (без 
уширения при входе на 

лопатки) .  

Следует иметь в виду, что большим Сзпv отвечают меньшие значе
ния сз ... Кроме того, часто принимают Сзт< Сот, чтобы получить бо
лее пологое протекание напора при увеличении расхода. Пологая 
характеристика обеспечивается большим значением Ь2. Регулиро-

Ь, =20 
JJ0 = бl 
С =  1230 
�н= 0,8 

rz s = .95 

ь, = ?4 
/Ju "" 59 
с = 1590 
�н=О, 75 

Фиг. 1 57. Меридиональные сечения трех колес. 

ь, = 31, 5  
IJ0 = Ыl 
�· = 1920 
"'/н = tJ, 73 

ванне насоса по расходу облегчается при пологой характеристике. 
Обычно C3m= (0,5-;- l ) соm-

Боковые стенки узкого колеса профилируются как огибающие 
ь Q' окружностей, описанны х  радиусами -= 

, (фиг . 156) с цеит-2 2rr.Dcm 
рами, расположенными на средней линии. 

Для колес с особо широким входом, обладающих высокими 
антикавитационными качествами, меридиональное сечение целиком 
определяется шириной колеса Ь 1 на входе и Ь2 на выходе. Очер-
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тание боковых стенок выполняется по возможности плавными КРИ
выми. При очень больших ширинах Ь 1 задняя боковая стенка может 
даже наклоняться к передней (см. фиг. 87) . 

На фиг. 1 57 для примера показаны меридиональные сечения 
и коэффициент С, характеризующий кавитационные свойства трех 
колес одинакового n81 но с разной шириной входа и диаметром 
входа (при  работе на воде) . 

§ 2. П РО Ф ИЛ И РО ВА Н И Е  Л О ПАТО К 

Существует два метода профилирования лопаток. Один. его 
иногда называют точным, заключается в профилировании межло
паточного канала, исходя из заданного закона скоростей. Другой, 
приближенный метод, заключается в том, что выдерживаются вход
ные и выходные углы Р1л и Р2л при произвольнам профиле лопатки 
в плане, т. е .  при произвольной форме межлопаточного канала . 
Опыт применения насосов показывает. что определенные формы ка
налов приводят к меньшим гидравлическим потерям. Поэтому вы
являют форму произвольно профилированного канала и в случае 
необходимости исправляют ее в соответствии с провереиными фор
мами. 

Если соображения технологической простоты не являются г л а
венствующими, то следует применять точный способ профилиро
вания. 

Точный способ профилирования лопаток колеса насоса 

П р о ф и л и р о в а н и е  л о п а т о к  п о  т о ч к а м 

Межлопаточный канал профилируют таким способом, чтобы 
обеспечивалея заданный закон изменения скоростей w и с� (см. 
фиг. 1 55) . Установим связь текущего угла наклона лопатки и тол
щины лопатки со значениями скоростей. 

Из треугольника скоростей (фиг. 1 58) следует: 

где 

Ст c�k t W = -- = -- · k= -- ;  sin �.. s in  �л ' t - а  
8 

t - ш аг лопатки; а = -. -11- • Sln I"Л 

t = 1tD . 
z 1 

Подставляя выражение для k в формулу для w, получим , 
с т w =  8 ; 

s in �л (1 - . � ) t S i n  л 
. , 

ст Ст & w = ---- ; s iп �.ч = - + - . 
8 w t s in �л - t 

( 1 76) 
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Эта формула дает возможность вычислить текущий угол на
клона лопатки колеса по заданному закону изменения скоростей c'm ,  
w и нормальной толщины лопатки � ( см. фиг. 1 55) . Непосредствен
но по участкам откладывать величины углов нецелесообразно, так 
как это приведет к накоплению ошибок. Целесообразнее профили
рование лопатки в плане вести при помощи полярных координат 
(фиг. 1 59 ) . 

Фит. 158. Треугольник 
скоростей для П:РОИЗ· 

вольного rрадиуса. · 

Фиг. 1 59. Профи.лиро
вание лопатки с по
мощью ПОЛЯ!РНЫХ КО· 

ор•динат. 

Из рассмотрении бесконечно малого треугольника скоростей абв 
на фиг. 1 59 следует: 

или 
tg �л = dr 

rd'f 

d _ 
dr � - r tg Рл • 

Интегрируя это уравнение в пределах от �:р = О  (соответствует r1) 
до IP (соответствует текущему радиусу r) , получим связь текущих 
значений угла Q), радиуса r и угла �л 

, 

S 
dr 

!р =  
r tg fiл 

' •  

Зависимость �л от c:n, w и а задается обычно графически, а не 
аналитически;  поэтому связь IP и �л находится табличным интегри
рованием. Расчетной формулой является соотношение 

�!р = м . ( 177) r tg Pл 
Расчет обычно ведется по равным участкам /:is. 

Для заданных значений r находим tg �л· 
Обозначим 

1 ( 1 78) 
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no этому соотношению для облегчения расчета составленd  
табл. 3 .  

· 

Таблица З 
"' :.= .. , и ==! r с т w ==! :=t �� 

Вt + Вн 1 "' в, ::r ==! :=t ==! f",'O Вн 1 'fo 
>. .М .А# .мfсек .мfсек 2 
� a:l a:l a:l 

., 10 .... 
. 

1 о Г! Сот W J  11 1 t l �lJJ Bl в2 о 
2 В 1-2 �'Pl -2 

1 0  r+f.r 'Р 
3 20 

Для лопаток двоякой кривизны такой метод постРоения лоnа� 
ток в плане по точкам значител.ьно усложняется 1 , но принципиаль · 
н о  остается тем же. 

Приближенный способ профилирования лопаток 

Приближенный метод профилирования Лопаток менее сложен. 
чем точный, и поавоЛЯ('Т получить более простые формы очертания 
лопаток (например, дуга окружности } ,  но межлопаточные каналы 
могут получиться · гидравлИЧ:ески несовершенными. так как закон 
изменения скорости по длине канала может оказаться неблагопри
ятным. Поэтому при этом способе профилирования приходится 
проверять закон изменения проходных сечений по длине канала 
и в случае отклонения от хорошо зарекомендовавших себя форм 
вносить необходимые коррективы. 

Для примера приведем практический прием построения цилин
дрических лопаток дугой окружности 2• Проводят окружности 
диаметром D1 и D2. На окружности диаметра D2 выбирают произ
вольную точку G (фиг. 1 60} , которую соединяют с центром окруж
ностей О. От радиуса OG откладывают угол, равный сумме �ы+ �2л. 
Под этим углом проводят радиус ОК окружности диаметра D 1 . 
Точку G соединяют с точкой К и продолжают линию GK до пересе
чения с окружностью диаметра D 1 в точке В. Из точки G проводя1 
луч под углом �2л, который откладывают влево от O G. Из середины 
линии GB восстанавливают перпендикуляр до пересечения его в точ
ке М с лучом, проведеиным из точки G. Точка М явится центром , из 
которого следует провести дугу, образующую среднюю линию про
филя лопатки - дуга B G. 

1 А. А. Л о м а к и НJ, Центробежные и nроnеллер·ные l!facocы, Машгиз, 1 950. 
• К. П ф  л е й д е р  е р, Центробежные и nропелJiерные насосы, ОНТИ, 1 937. 
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Легко доказать, что дуга B G  наклонена к окружности диаметра 
D 1 под углом �1л, а к окружности диаметра D2 под углом �2л. Обоз
начив угол OGB через �� , получим 

L. ОКЕ = �tл+�J+ ф ; 
L OBK= L OKB = �t�+ ��2л+JФ ; 

LMB G = LМGВ = �2л+1Ф ; 
L OBM = � OBK- LMB G = �tJ+j �2л+fф -·�2л- ф = � 1л. 

Фиг. 1 60. Профилирование лопатки дугой 
О!ф[VЖНОС'!1И, 

и 

Соответственно 
L LBP = L OBM = �tл 

LNGQ = LMG0 = �2л· 
Можно также построить 

среднюю линию лопаток 

Фиr. 1 6 1 .  Профилиров а
ние лопатки nар аболой. 

двумя окружностями, параболой (фиг. 1 6 1 ) и т. п . ,  но для этого' 
должны быть заданы углы на входе и выходе �1л и �2л и угол охва 
та лопатки е .  

От средней линии профиля нужно отложить толщину профшiя 8. 
Законом изменения толщины профиля задаются. Проведенные· 
исследования показывают, что цилиндрическую лопатку целесооб
разнее выполнять переменной толщины, относя наибольшую толщи
ну к середине длины профиля лопатки или несколько ближе к выход
ной кромке. Этим зона профильнога разряжения затягивается 
в область более высоких давлений (улучшение кавитационных ка
честв ) . 

Входную кромку лопатки следует закруглить радиусом. 
0,5- 1 ,5 .мм. Увеличение толщины профиля производят плавно. Вы
ходной участок лопатки следует плавно утоньшать. На расстоянии' 
шага t = тrD2/z аналогичным образом строят следующую лопатку. 

Полученные межлопаточные каналы необходимо проверить. 
Закон изменения проходнаго сечения должен быть плавным и при
ближаться к зарекомендовавшим на практике образцам. 



:202 Г лава V 111. Расчет центробежных насосов 

Проходное сечение межлопаточного канала,  перпендикулярное 
..линиям тока в относительном движении, приближенно определяют 
площадью трапеции, средняя линия которой ра вна диаметру а, впи
санной в межлопаточный канал окружности (фиг. 1 62) , а высота 
ширине колеса в меридиональном сечении Ь на радиусе, соответст
вующем выбранной точке на средней линии межлопаточного канала. 
Диаметром вписанной окружности в межлопаточный канал условно 
:заменяют расстояние по нормали межд.у криволинейным очертанием 
,профиля. 

Фиг. 162. I< n-роверке характера 
изменения сечений межлопаточ. 

ного канала. 

r, r2 r(s) 
Фиг. 163. Примерный характер 1118-
менения сечений межлопаточного 
каН!ала колес, имеющих высоКJИе 

значения к. п. д. 

Рабочие колеса, у которых изменение проходнаго сечения межло
·паточного канала в зависимости от радиуса изображается в виде 
!Кривой, нанесенной на фиг. 1 63, показывают высокий гидравлический 
1<. п. д. 1 • Исходя из этого nри профилировании межлопаточных ка
налов приближенными ме'Годами нужно стремиться получить зави
симость ab =f (r) , сходную с кривой фиг. 1 63. Во всяком случае 
.желательно, чтобы кривая проходила через максимум. При подоб · 
нам изменении проходнаго сечения межлопаточноrо канала может 
·отсутствовать диффузорвое течение. имеющее место в области пово-
1>ОТа потока при посrоянном проходнам сечении. При увеличении 
·Сечения в области nоворО'Га это влияние в значительной степени 
i>слабляется. 

П р и м е н е и н е  м е т о д а  к о н ф о р м н ы х  п е р е с т р о е н и й  
д л я п р и б л и ж е н н о г о п р о ф и л и р о в а н и я л о п а т о к 

к о л е с а н а с о с а 

Очень удобно профилировать лопатки, особенно лопатки двоякой 
·кривизны, методом конформных перестроений. Этот метод является 
:nриближенным. Полученный межлопаточный канал след.ует прове
рить и, если необходимо, исправить в соответствии с зарекомендо· 

1 А. А. Л о м а к и m, Центробежные и npoпe.nлepНible насосы, Машгиз, 1 950. 
М. Д. А й  з е н ш т е й н, ЦентробежНЪiе !Насосы ДJIЯ нефтяной промыш.,ен· 

mсти, Гостоrоrе:юиздат, 1957. 
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вавшими себя формами. Основное достоинство этого метода- про 
стота . Способ профилирования лопастей насосов при помощи кон 
формных перестроений впервые разработан академиком Г. Ф. Про
скура  1 • 

Конформными перестроениями в общем случае называются гео
метрические преобразования, при которых величины углов межд.у 
двумя любыми линиями, содержащимися в преобразуемой фигуре, 
не изменяются. 

Конформные перестроения при профилировании лопаток колеса 
заключаются в переносе кривых с одной поверхности вращения на 
другую при сохранепии углов межд.ц участками кривой и характер
ными линиями поверхности. Для поверхностей вращения за харак
терную линию поверхности выбирают окружность - след сечения 
плоскостью, перпендикулярной оси. Одну поверхность вращения 
назовем отображаемой, другую - отображающей. Проектирование 
лопаток колеса насоса ведут путем построения линий пересечения 
поверхности лопатки с боковыми ограничивающими поверхностями 
вращения. Боковая ограничивающая поверхность является отобра
жаемой поверхностью. В качестве отображающей поверхности, раз
вертывающейся на  плоскость без искажения, выбираю:г цилиндр 
(такой поверхностью может быть также конус) . 

Приближенное проектирование лопаток при помощи конформных 
перестроений основывается на том, что если на  одной поверхности 
вращения, в данном случае цилиндре, имеется кривая, наклоненная 
к окружностям под определенными углами, то эту кривую можно 
перенести на другую поверхность вращения таким образом, что 
углы наклона кривой к окружностям останутся теми же. Для тако
го переноса необходимо выдержать соотношения, вытекающие из 
подобия треугольников 1 2 3 и 1'2'3' (фиг. 1 64 ) , составленных из 
отрезков кривых соответственно 11s ( 1-2) и 11S (1 '-2') , отрезков 
образующих поверхности вращения (следы сечения радиальной 
плоскостью) 111 ( 2-3) и !1L ( 2' -3') , и дуг окружностей с одинако
вым центральным углом 11<р. 

Из подобия треугольников 1 2 3 и 1'2'3' находим 

откуда 

l!L = Rl!'f И а= а.' , А/ rA-p 
11/ AL -= - = const. 
r R 

( 1 79) 

Следовательно, если переносить кривую с одной поверхности вра
щения на другую таким образом, чтобы выдерживалось отношение 
( 1 79 )  ( см. фиг. 1 64 ) , то кривые на обеих поверхностях будут на
клонены к окружностям под одинаковыми углами. 

1 Г.  Ф. П р  о с к у !Р а, Гидродинамика турбомашин, Машгиз, 1 954. 
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Практически профилирование ведут при помощи ортогональной 

сетки. На цилиндре и на поверхности вращения, ограничивающей 

лопатки, нано'сят сетку из образующих и окружностей. Расстояние 

между окружностями, соответственно !J.l и !1L, выбирается из соот

ношения ( 1 79) , а расстояние между образующими определяется 

величиной центрального угла !1<р, одинакового для обеих сеток (см. 

фиг. 1 64) . Ортогональные сетки, построенные подобным образом. 
являются конформно отображенными. 

Прямоугольные ячейки сетки будут 
подобны между собой и любые кривые. 
проведеиные через соответствующие 

" 2-J=[} L 
t-J= r l). � 

!Jчacmolf t '- 2 '= tJ s 
,. 2 '- J '= L! l  

1 '- J'= RtJ r 
Фиг. 1 64. К описанию метода конформных пересТJ)оений. 

точки сеток, будут являться конформно отображенными, т. е. будут 

наклонены к окружностям (и образующим) под одинаковыми 

углами. 
Приближенное профилирование лопатки насоса проводят по 

заданным углам входа и выхода. На ортогональной сетке развертки 

цилиндра задаются формой линий пересечения поверхности лопат

ки с выбранной поверхностью вращения, выдерживая углы входа 

и выхода. По этому конформному отображению строят лопатку 

в нужных проекциях. 
Вначале изложим порядок профилирования по этому методу 

наиболее простой цилиндрической лопатки. Профилирование ло

патки ведут после того, как определено меридиональное сечение 

колеса и известны треугольники скоростей на входе и выходе из 

колеса.  Условно выбираем в качестве отображаемой поверхности 

поверхность вращения, образующая которой является средней ли

нией меридионального сечения. Эта поверхность не является в об

щем случае поверхностью тока. Действительный сложный характер 

течения в канале колеса с учетом вихревых движений не позволяет 

принять выбранную поверхность вращения за поверхность тока . 

Допущение, что отображаемая поверхность вращения является по

верхностью тока, вносит ограничения в профилирование лопатки 
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(как показал М. Я. Байер 1 ) такие же, какие существуют для мето-
да Бауэрсфельда 2. · 

Выбор диаметра отображающего цилиндра принципиального 
значения не имеет. В качестве отображающей поверхности выби
раем цилиндр с диаметром, равным наружному диаметру Iюлеса D2, 
•по упрощает построение лопатки в плане. 
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Фиг. 1 65. Р азв�ртка отображающего цилиНJдра. 

На чертеже наносят развертку цилиндра с ортогональной сеткой 
(фиг. 1 65 ) . Образующие цилиндра (вертикали на развертке) раз
мещают через равные отрезки R1/:!":�. Задаются величиной d� цент
рального угла между радиальными плоскостями, рассекающими 
отображаемую и отображающую поверхность вращения по обра
зующим. Обычно L\� выбирают таким, чтобы полная окружность 
цилиндра делилась на  целые доли, например, 36, 1 8, 9" и т. п. 
Дуги окружности - горизонтали на развертке отстоят друг от дру
га по образующей на расстоянии L\L, которым задаются как долей 
радиуса из соотношения 

f>.L - = П = const . 
R 

1 1 1 1 
Обычно П = 5 .; 10 ; 15 ; 20 и т. п .  Горизовтали и вертикали 
обозначают номерами (см . фиг. 1 65) .  

Проводят ортогональную сетку н а  отображаемой поверхности 
вращения. Среднюю линию меридионального сечения, как обра
зующую поверхности вращения, разбивают на  отрезки Ы (фиг. 1 66) . 
Величина отрезков Al устанавливается из конформных соотношений 

bl = Пr. 

1 М. Я .  Б а й  е р, О конфо;рмном меrоде щ:юфилирова111ия лоnастей р а
диальноосевых турбомашин, «Энергомашиностроение», 1 957, N2 4. 

Б В. О в с я н н и к о в, К статье М. .Я. Байер а «0 конформном методе 
nрофиЛирован,ия лоnастей р адиальноосевых '11�рбомашин», «Энергомаш'и'нострое
ние», 1 958, N2 5. • 

2 К. П ф  л е й д е р е р ,  Центробежные и nроnеллерные насосы, ОНТИ, 1 937. 
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Величину П выбирают такой же, как и при построении сетки кон. 
формной диаграммы отображающего цилиндра.  

Отрезки l1l откладывают от выходной кромки и обозначают но
мерами. Номера участков l1l соответствуют номерам l:!L. Положе
ние входной кромки обычно известно. По номеру участка l:!l, прохо
дящего ч�рез входную кромку, определяют номер участка l:!L 
и горизонталь, соответствующую пможению входной кромки на 
развертке цилиндра, например горизонталь 9 на фиг. 1 65. 

Далее на конформной развертке вычерчивают линию, которая 
представляет собой конформное отображение линии пересечения 
поверхности лопатки с поверхностью вращения, образующая кото
рой есть средняя линия меридионального сечения. Для цилиндриче
ских лопаток средняя линия меридионального сечения практически 
совпадает с радиусом, а отображаемая поверхность вращения -

� кольцевым диском. 
Построение начинают с нанесения на конформной развертке (см. 

фиг. 1 65) линии под углом � 1л из произвольной точки горизонтали, 
соответствующей положению входной кромки. Точка А будет отве
чать точке пересечения _входной кромки и средней линии канала 
колеса в меридиональном сечении. 

Далее следует выбрать угол охвата лопатки в плане. Обычно 
его выбирают в пределах 0 = 80+ 120°. В соответствии с углом 6 
на конформной диаграмме откладывается отрезок .R6 (см. фиг. 1 65 ) , 
по которому определяется точка Б, принадлежащая выходной кром
ке лопатки и средней линии меридионального сечения. Расстояние 
по вертикали между точками А и Б на конформной диаграмме тем 
больше, чем больше участков, на которые разбивают образующую 
поверхность вращения от входного радиуса колеса. 

Через точку Б проводят линию под углом �2л к горизонтали. 
Собственно профилирование лопатки заключается в том, что точ
ки А и Б соедИняют плавной кривой, совпадающей с направлением 
углов �tл и �2л· Кривая АБ соответствует внешней образующей ло
патки. Зная число лопаток, проводят на конформной днаграмме ли
нии пересечения других лопаток с выбранной поверJfностью враще
ния. Соответствующие точки отстоят по горизонталям на расстоя
нии .R360/z. По расположению двух соседних линий на конформной 
диаграмме, принадлежащих двум лопаткам. можно судить о меж
лопаточном канале. Форма канала должна быть плавной, не иметь 
резких уширений и поворотов. Внося необходимые изменения, окон
чательно устанавливают форму кривых АБ. 

Для того чтобы перенести форму линий лопаток на план, на 
плане проводят радиусы-лучи, соответствующие вертикалям кон
формной развертки через l:!<p. На фиг. 1 66 они обозначены римскими 
цифрами. На  этих лучах откладывают r, - расстояния от оси вра
щения до точки участка образующей меридИонального сечения !:!l,, 
соответствующей точке участка l:!L, конформной диаграммы, через 
которую проходит кривая АБ, принадлежащая конформному ото-
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бражению· лопатки. На фиг. 1 66 таким образом найдена точка В на 
луче V - начало участка 3. Соединив засечки на лучах, получим 
nрофиль лопатки в плане. Аналогично строят другую лопатку. 
После построения лопаток следует проверить форму межлопаточ
ного канала, а в случае необходимости следует привести ее в соот
ветствие с формами, зарекомендовавшими себя на практике, изме
нив характер линий на конформной диаграмме. 

П р и б л и ж е н н о е  п р о ф и л и р о в а н и е  л о п а т о к  
д в о я к о й к р и в и з н ы с п о м о щ ь ю  к о н ф о р м н ы х  

п е р е с т р о е н и й  

При больших па (больше 80) входную кромку лопатки целесо
образно отнести ко входу. Лопатка при этом будет представлять. 
поверхность двойной кривизны и входная кромка будет распола
гаться на существенно различных радиусах. Профилирование та
ких лопаток представляет известное затруднение. Методы теорети
ческого расчета, как например, известный из литератvры метод. 
Бауэрсфельда 1, предполагающий cur= coпst вдоль меридиональ
ных сечений · :Лопатки, не оправдали себя на практике. 

Метод проектирования лопаток исходя из заданных законов: 
изменения скоростей по длине канала 2 по существу сводится к рас
чету лопатки обоDобленно по нескольким струйкам и представляет 
собой развитие метода проектирования цилиндрических лопаток ПО> 
точкам. Метод достаточно сложен, трудоемок и теоретически недо
статочно обоснован . 

Довольно просто осуществить профилирование лопаток двоякой 
кривизны при помощи конформных перестроений. Этот способ яв
ляется чисто приближенным и исходит из произвольнога профи
лирования сечения межлопаточного канала с последующей правер
кой и внесением необходимых исправлений. Данный способ требует 
экспериментальной доводки проектируемого образца. Преимущества 
этого метода по сравнению с другими, например, близким к нему 
методом ложных треугольников 3, методом разверток 4 заключается 
в более простом и наглядном изображении и построении профиля 
и irроекций лопатки. 

Метод конформных перестроений легко позволяет обеспечить 
при профилировании постоянный угол атаки на различных радиу
сах входной кромки. Последовательно внося исправления, можно 
довольно просто добиться требуемого изменения проходных сече
ний межлопа11очного канала . 

1 К:. П ф  л е й д е р  е р, Цен11робежные и проnеллерные оососы, ОНТИ, 1937. 
2 А. А. Л о м а к и н, Центробежные и nропеллерные насосы, Машrиз, 1 950. 
з А. S t е р а n о  f f, Centrifuga l and axia 1  Pumps,  N. J. ,  1948. 
4 М. Д. А й з е н ш т е й н, Центробеятые насосы д,ля 111ефтяной nромыш

ленности, Гостоптехиздат, 1 957. 
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Для проектирования лопаток двойной кривизны одной отобра
жаемой поверхности вращения недостаточно. Обеспечение посто
янного угла атаки по входной кромке и построение сечений, 
необходимых для изготовления лопатки, требуют выявления поверх
ности лопатки тремя-четырьмя линиями. Эти линии будут представ
.лять собой линиИ пересечения поверхности лопатки с отображае
мыми поверхностями вращения. В качестве отображаемых поверх
ностей вращения выбирают поверхности, совпадающие с боковыми 
локрывными дисками, и конгруентные им вспомогательные пoвepx-

FI Jl!Г w 

1 

Фиг. 1 66. Сечения колеса насоса. 

пости вращения, разделяющие колесо на более узкие колеса. 
-Обычно выбирают две вспомогательные поверхности. чтобы полу
чить 4 канала в меридиональном сечении (фиг. 1 67 ) . Образующие 
этих разделяющих поверхностей вращения найдутся по меридио
·нальному сечению. Они выбираются как линии. разделяющие мери
.диональное сечение колеса на элементарные колеса. Эти поверхно
сти вращения в известной степени можно проводить произвольно, 
так как они играют вспомогательную роль; они нужны для пост
роения сечения поверхности лопатки. Обычно их проводят на рав
·ном расстоянии от боковых поверхностей, для чего наносят на глаз 
:нормали и разбивают их сооrгветственно на равные промежутки . 

При других способах профилирования лопаток двоякой кри
·визны часто исходят из равноскоро-стного потока в меридиональном 
сечении и разбивают поток через колесо на струйки с одинаковым 
расходом. Ввиду того, ч·ю допущение о равноскоростном потоке 
произвольно и не отвечает действителЬJiости, особенно для лопаток 
•С широким входом, которые распространены в системах ЖР Д, то 
применение этого метода при приближенном профилировании с по
мощью конформных перестроений не оправдано. 

Последовательность профилирования лопасти двойной кривизны 
� основном совпадает с профилированием цилиндрической лопат
ки, но проводится для нескольких линий. принадлежащих повеv.х
ности лопатки. 

Образующие поверхности вращения в меридиональном сечении 
разбиваются на  участки lll в сооrгветствии с соотношением, выте
кающим из конформных преобразований: 

L\l = Пr. 
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Отрезки Ы нумеруются, начиная от выходной кромки. Положе
ние входной кромки в меридиональном сечении определяют заQа
нее. Она должна образовывать с боковыми стенками колеса угол , 
близкий 90°. 

Для точек, лежащих на входной кромке и на отображаемых 
поверхностях вращения (точки а1 , 61, 8 1 ,  г 1  на фиг. 1 67 ) , строят 
треугольники скоростей. Приближенно можно принять, что Сот не ме
няется по входной кромке и во всех точках а 1 , 61 , 81 ··и т. д. 

Сотаi = Сотб! == Сотв! = Сотг! = • 
• • = Com cp· 

Более правильным было бы учесть закон изменения Сот по 
ширине входной кромки. За счет поворота потока обычно имеет 

Фиr. 1 67. М�J>!Идиональ
ное сечеНiие колеса с 
лопатками двойной 

КРИВИ31НЫ. 

Фиr. 1 68. ТреугольнИJКи 
скоростей для различных 
точек входной !фОМКИ. 

место неравномерное распределение Сот. Имея опытные данные 
изменения Сот, следует их учесть при расчете. 

Треугольники скоростей для различных точек входной кромки 
приведены на фиг. 1 68. Они построены исходя из постоянства Сот. 
Углы �о подхода потока во входной кромке будут различны. Чем 
больше радиус, на котором расположена точка, тем меньше угол �о-

Угол наклона лопатки находят, задавшись углом атаки. Целе 
сообразно выбирать постоянный угол атаки. 

�!а л =  �oa + i; 

�!6 "' =  �об + i; 

�lв 11 = �Ов + i, 
и т. д. 

Затем строят конформное отображение лопатки (фиг. 1 69) . 
Расстояние между горизонталями конформной ортогональной сет
ки, как и раньше, находят из оооfl'ношения 

1 4  41 



210 Г лава V 11/. Расчет центробежных насосов 

Расстояние между вертикалями R!J.qJ. Общее число вертикалей 
360°/!J..qJ. Число участков !J.L выбирают по максимальному числу 
участков образующей в меридиональном сечении !J.l и нумеруют их 
сверху вниз. 
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Фиг. 1 69. Развертка отображающего цилиндра (конформная диаграмма) . 

В первом приближении принимают, что входная кромка лежит 
в радиальной плоскости. Это означает, что направление входной 
кромки совпадает с направлением вертикали на конформной диа
грамме. На конформной развертке отмечают точки а1, 61 , в 1 ,  г 1 .  
Они лежат на произвольно выбранной вертикали (см. фиг. 1 69 )  

и на  отрезках !J.L, соответствую
щих номеру !J.l меридионального 
сечения. Через точки а1, 6 1 ,  в1, г 1  
на конформной развертке прово
дят линии под углами �tа л; �!бо�; 
� Jв л и т. д. Далее задаются углом 
охвата и направлением выходной 
кромки лопатки. 

Фиг. 1 70. Условное изображение коле
са в виде развертки цилиндра диамет

•ром D2. 

Обычно выбирают осевое на 
правление выходной кромки (на  
фиг. 1 70 угол �= 90°) , но при та 
ком направлении может получить
ся сильно изогнутая поверхность 
лопатки. Более плавная поверх
ность получается при наклоне вы
ходной кромки относительно оси 
(В< 90°) . Наклон выходной кром 

ки приведет к появлению осевой составляющей скорости ,  что не
благоприятно повлияет на р аботу спирального диффузора .  На 
практике встречаются упты 8 в пределах 45--;-90°. 
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При радиальной входной кромке и осевом направлении выход
ной кромки угол охвата постоянен для всей лопатки. При отклоне
нии выходной кромки от осевого направления угол охвата будет 
переменным. Наименьший угол охвата будет у линии пересечения 
лопатки с передним диском, наибольший у линии, лежащей на по
верхности заднего диска (фиг. 1 7 1 ) .  

Углы охвата целесообразно выдерживать в определенных пре
делах в целях сокращения и выравнивания длины линий тока. 
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Фиг. 1 7 1 .  КонформНtая дооrрамма. 

М. Д. Айзенштейн 1 рекомендует выбирать углы охвата в зависи
мости от ns :  

80, 90, 100, 1 1 0  
1 15, 1 10, 100, 95 
120, 1 15 , 1 10, 100 

Здесь 6 А - угол охвата по переднему диску; 6 Б - угол охвата 
по задием у диску. 

При радиальной входной кромке часто бывает невозможно вы
держать рекомендуемые углы охвата, поэтому для выравнивания 6 
входную кромку отклоняют от радиальной плоскости. Для этого на 
конформной диаграмме линию, соответствующую направлению 
входной кромки, надо отклонить влево от вертикали ( см .  пунктир а 1д  
на фиг. 1 7 1 } . 

У'Гочнив положение выходной и входной кромок, проводят п.пав
ные линии под заданными углами f3tл и /32Л (см. фиг. 1 69 и 1 72 } . Эти 

1 М. Д. А й з е НJ ш т е й  н, Цен'!'робежные насосы для нефтяной промышлен
ностп, Г остоптехиздат, 1 957. 

1 4* 
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Фи!г. 1 72. Изображение колеса с лопатками 
двойной кривизны в плЗ!Не. 

линии представляют собой конформное отображение линий пересе
чения рабочей (внешней) поверхности лопатки с отображаемыми 
поверхностями вращения. 

П о с т р о· е н и е  л о п а т к и  в п л а н е  

Лопатку в плане строят при помощи конформной диаграммы и 
меридионально·rо сечения колеса. Для любой выбранной на диа
грамме точ�и ищут радиус-луч в плане, соответствующий вертикали 
на конформной диаграмме. Расстояние любой точки от оси (радиус 

а, Fwu. 

�·  .s, 

Фмг. 173. Нахождение сече
ния межлопаточоого канала. 

,,.и 
1 :s 

.! 1 l j � 1 · • ·  
; 1 1 ::;.  
а 1 1 nR � 

jJ 
1 

f.s . 1 " 
. 1 � 

§ ->  .. � �  
.S' 1 sz s 

Фи.г. 1 74. Рекомендуемый характер 
чзменення щюходных сечеiШй межло

паточного канала. 

точки) нахо:дят по меридиональному сечению. Найденным радиу
сом на луче дела ют засечку и определяют искомую точку (см. точ
ку 61 на фиг. 1 72, 1 73 и 1 7 1 ) .  

Повторяя подобные построения, находят изображение в плане 
линий пересечения лопатки с боковыми дисками. 



§ 2. Профилирование лопаток 213  

П р о в е р к а  п р о х о д н ы х  с е ч е н и й  м е ж л о п а т о ч н о г о 
к а н а л а  

После построения лопаток след.ует проверить закон изменения 
проходных сечений межлопаточного канала. Как показал опыт при
менения центробежных насосов в нефтяной промышленности 1 сле
дует добиваться, чтобы закон изменения проходиого сечения меж
лопаточного канала был подобен закону, изображенному на фиг. 1 74. 
на которой по оси абсцисс отложена длина средней линии меридио
нального сечения лопатки,  а по оси ординат - площади межлопа
точного канала в радиальных плоскостях Fwa (проходное сечение 
межлопаточного канала, перпендикулярное окружной составляющей 
скорости w,.) ; Fwu. определяют по мерИдиональному сечению колеса 
и конформной диаграмме. Например, площадь абвга'б'в'г' на 
фиг. 1 73 определяет проходвое сечение в радиальной плоскости VI. 

Линия абвг - линия пересечения радиальной плоскости VI с 
поверхностью одной лопатки, а'б'в'г'- линия пересечения той же 
радиальной плоскости V 1 с поверхностью другой соседней лопатки. 
Линии абвг и й1б'в'г' в меридиональном сечении легко на
ходятся переносом из конформной диаграммы точек пересече
ния вертикали VI с линиями пересечения отображаемых поверхно
стей вращения с поверхностью лопатки · (см. фиг. 1 7 1 ) .  

Подсчитав площадь а'б'в'г'абвг и повторив эту операцию дл я 
других радиальных плоскостей, начиная от радиальной плоскости, 
проходящей через входную кромку другой лопатки, находят закон 
изменения проходных сечений межлопаточного канала,  как пока
зано на фиг. 1 74 . Ординаты находят по расположению центра тя
жести сечения Fwu. на средней линии меридионального сечения к� 
леса. В случае неблагаприятного протекания графика F..,11 =f (s)  
вносят изменения в конформную диаграмму, чем достигают изме
нения проходиого сечения межлопаточного канала соответственно 
с кривой, изображенной на фиг. 1 74. 

П о с т р о е н и е  м о д е л ь н ы х  с е ч е н и й 

Для изготовления лопаток двоякой кривизны литьем необходимо 
иметь модель лопатки, которую делают по объемному шаблону. 
Профили объемного шаблона строят при помощи модельных сече
ний. Он набирается из отдельных модельных досок, размещаемых 
своими плоскостями перпендикулярно оси колеса. Сечение плос
костью модельной доски, т. е. сечение плоскостью, перпендикуляр
ной оси, называется модельным сечением колеса. Число модельных 
сечений определяется осевой протяженностью колеса и толщиной 
модельных досок. 

1 М. Д. А й э е НJ ш т е й IН, ЦентробеЖНIЫе насосы д,ля нефтЯ'ной промышлен
НОС'I!И, Госrоптехиздат, 1 957. 
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Для нахождения модельных сечений в плане производят пред
варительное построение в меридиональном сечении. В этом сечении 
находят линии пересечения радиальных плоскостей с внешней по
верхностью лопатки (на фиг. 1 75 линии /-/, //-//, l/l-lll и т. д. ) . 
Точки, соответствующие этим линиям, легко находят по конформ.  

Фиг. 1 75. Нахождение 
модельных сечений ло

nатюш. 

ной диаграмме, как точки пересечения вертика
лей с линиями, лежащими на поверхности ло
патки (так же, как точки а, б, в, г, на фиг. 1 73 )  
и переносят на меридиональное сечение, исхо
дя из соответствия отрезков jj,L и Ы. Затем 
строят модельное сечение в плане. На план пе
реносят точки следов модельных и радиальных 
плоскостей в меридиональном сечении колеса 
(на фиг. 1 75 точки пересечения вертикалей и 
линий /-/, /1-/1 и т. д. ) .  Эти точки лежат на 
плане на  данном радиусе-луче (след радиаль
ной плоскости) и на расстоянии от оси, взятом 
из меридионального сечения. Соединив найден-

. ные подобным образом точки плавными кривы
ми, получают изображение модельных сечений 
в плане (линии А1, Б1 , В 1 , Г1 , ДI на фиг. I 72 ) . 

Обрезая модельные доски в соответствии с модельными сече
ниями в плане, получают шаблон, по которому в дальнейшем изго
тавливают модель лопатки. 

§ 3. ПОВ ЕРОЧ НЫ И  КА В ИТАЦИО Н НЫИ РАСЧ ЕТ НАСОСА 

После расчета входа в колесо и профилирования лопаток сле
дует провести поверочный кавитационный расчет насоса. Расчет 
заключается в определении jj,.ftдnr- превышения полного напора на 
входе в насос над минимальным давлением внутри проточной части 
насоса .  

Если dhдив < ( � hдин)доп (см. § 1 настоящей главы) ,  то анти
кавитационн ые качества насоса удовлетворяют заданн ы м  усло
виям (по давлению на входе) . Если 6.hдин > ( 6.hдин)доп• то необхо
димо добиться повышения антикавитационн ы х  свойств насоса 
за счет уширения лопаток при входе (размер Ь1 ) ,  утончения: 
лопаток и т. п . А hдкн рассчитывают по фориуле (80) :  

2 2 свх tvl 6.hд11Н = т  -- -f- ).ка в -- · 2g . 2g 

Д.ТJ.я определения А.кав расчетом В. Б. Шемель предложил формулу 1 , 
опыты МАИ позволили уточнить ее: 

1 В. Б. Ш е м е л ь, Исследование фывных кавитационных режимов цен
тробежных н асосов, Труды ВИГМ, выn. XXI I,  Машгиз, 1 958. 
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Акав=0,053 + 0,604 с? + (0,07 + 0,42 �)(_!_-0,615) + 
ul ul so 

где со - скорость на входе в колесо; 
и� - окружная скорость на максимальном диаметре входной 

кромки лопатки ; 
so - толщина лопатки на расстоянии 45 мм от входной кромки ; 
s - толщина входной кромки. 

§ 4. РАСЧ ЕТ ПОДВОДЯ Щ ИХ И ОТВОДЯЩ ИХ YCT PO FI CT B  НАСОСА 

Подводящее устройство 

Подводящее устройство (см. фиг. 1 4, 60 и 6 1 ) целесообразнее 
выполнять с постоянным сечением 
с последующим коротким 
конфузорным участком, в 
котором скорость будет по
вышаться на 1 5-20 % .  

Форму сечений спираль
ного входного патрубка вы
бирают в зависимости от до
пустимых габаритов насоса 
в осевом направлении. Если 
есть возможность, то приме
няют плавную, развитую в 
осевом направлении спи
раль. Оптимальное соотно
шение размеров спирального 
патрубка, зарекомендовав
шее себя в общем машино
строении 1, приведено на 
фиг. 6 1 .  

На  фиг. 1 76 показан  спи
ральный подвод для колеса 
двустороннего входа 2. 

на основной части его длины 
д 1 Сечение по У-17 

Сечение 
по FJ- � 

D 
о 
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Расчет спирального диффузора 

Спиральный диффузор является обязательным элементом отво
дящего устройства, применяемого в центробежных насосах. Он слу
жит в основном сборником жидкости. вытекающей из колеса насоса . 

А .  Расчет спирального диффузора, 
исходя из закона cиR = const 

В основу расчета положено допущение, что очертание наруж
ной стенки диффузора должно совпадать с направлением линий 
тока жидкости, движущейся от колеса в свободном потоке. Наруж
ная стенка диффузора не должна оказывать возмущающего дей
ствия на поток. Проходвые сечения спирального диффузора опре
деляются из условия обеспечения заданного расхода, а также 
законом изменения скорости cиR = coпst. Основной расчетной форму
лой для проектирования спирального диффузора является форму
ла (76) . 

Расчет спирального диффузора п р я м о у г о л ь н о г  о с е ч е
н и я изложен в § 10 гл. 11 .  В теоретический профиль спирали вно
сят исправления, укорачивая язык, что улучшает работу насоса, 
особенно при переменных расходах. 

С п и р а л ь н ы й  д и ф ф у з о р к р у г л о г о  с е ч е н и я  
(фиг. 1 77 )  

Из треугольника АОБ следует 
( :У = p2 - (a - R)2, 

откуда 

Ь = 2 Vr2 - (R- a)2 • 
Подставив выражение для Ь в формулу (76 ) , получим 

Rc Rc rp ==�s  b dR = � s 2 Vp2- (a -R)2 dR-
Q R Q R 

R, R, 
Заменив пределы R.,=a+ р ;  Rз�а- р ,  получим 

а н  

Так как 

г а-р 

г s 2 Vp9- (R- a)2 dR m - -3 • 
т - R Q а-Р 



то 
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tp =  21tГз (а - Va2- p2 ) . 
Q 

Заменив а через R�+ p ,  получим 
tp= 21tГз [Rз + Р - V Rз ( Rз + 2р)) . 

Q 

Фиг. 1 77. Насос со сrDИI))алыши дRффузором Iфyrлoro сечения. 

Решая относительно р и выражая ер в градусах, найдем связь. 
текущего радиуса сечения р и угла расположения сечения qJ0: 

где 
p = -j'_ + , /2 ' Rз• А V А 

С п и р .а л ь н ы й д и ф ф у з о р п р о и з в о л ь н о г о 
с е ч е н и я  

( 1 80) 

( 1 81 ) 

Наибольшее значение к. п. д. имеют спиральные диффузоры с
округлым трапециевидным сечением. Их расчет ведется графоана
литическим способом. В основу расчета положена формула (76) .  

Задаются углом наклона прямого участка боковой стенки се• 
чения спирали. Обычно он составляет с плоскостью вращения 
1 5-25°, Вычерчивают профиль прямого участка боковой стенки, от-
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л ожив от векоторой оси ширину Ь3/2 (фиг. 1 78 ) . Далее расчет ведут 
:по участкам, задаваясь приращением радиуса , т. е. , по существу, :производят табличное интегрирование. 

fy --- 1 � 
� �  1 
� / � 1 fж., 7 _-- 7 1J7 ---� :  1 /"'c l  -- а; _ __  'J7 ,,,,. ,,,,.,. 1 

V7 J 

-r ·v .....- �''"� � 7 oi. 
v � � � н· l 1 

1 f-- Ь3 � :Т  ... � Т 8ра6ны:х оеленшi. Q � llo:: Q -/ 1  р Qp 
Фиг. 1 78. Расчет CIIIИrpaльнoro диффузора nроизвольно-го сече!Uiя. 

Вместо 

Rc. 
Гз
J 

ь Q,= - - dR запишем 2n R Rs 
dQ, = Га ..!!__ dR· 

2n R 
' 

b/R обозначим В, ; 

AQ Гз в, + В ; н  R; ." .... - А ,  2'11: 2 

AR= Rн1 - R, . 

( 182) 

Результаты расчета целесообразно оформить в BI:fдe табл. 4. 
Таблица 4 

R ь Bt B; +Bi+ t  AQ, Q." 2 "-

Rз Ьа Вз 
Вз+В AQI-'1 о 

R3+AR ь в 2 
Q2 

Приращение радиуса дR обычно выбирают равным 5-10  .мм.. 
Величину Ь принимают, исходя из заданного или выбранного очер
тания боковой стенки спирали (см. фиг. 178) . Кроме таблицы, не
<>бходимо построить график, подобный изображенному на фиг. 1 78. 
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На фиг. 1 78 приращение д:R отложено по оси ординат, а по 
оси абсцисс отложен расход Q. По существу по этой фигуре на
ходят требуемое проходвое сечение для данного расхода, причем 
в качестве первого приближения считают, что наружная стенка спи
рали очерчивается по цилиндрической поверхности. Например, для 
того чтобы пропустить расход Qi, потребуется сечение, половина ко
торого изображена заштрихованной площадью (половина трапе
ции) . 

Отложив от начала координат значение расчетного расхода Qp, 
находят радиус наружной стенки спирали,  очерчивающей потреб
ное сечение для всего расхода,  т. е. максимальный радиус спи
рали .  Для построения всей спирали обы чно выбирают 8 сечений, 
расположенных под углом 45°. Максимальный радиус - радиус 
V/11 сечения . Радиусы остальных сечений найдутся следующим 

образом : отрезок оси абсцисс от О до Qр = Qзво' делят на восемь 
частей и определяют значении радиусов, соответствующих рас
ходам Q45' , Qgo' ,  Q 1зs' и т. д. По этим радиусам строят наружный 
профиль спирали. Следует учесть, что в ыходное сечение спирали 
уменьшается за счет толщины языка. Это может быть учтено 
при построении последнего сечения. Снося р адиус R;, отличаю
щи�ся от R3 на толщину языка, на ось  ординат, найдем точку k 
на оси Q ,  от которой следует отложить полный расход Qр= Qзво' , 
чтобы найти радиус наружной стенки в Vl/1 сечении. 

В острых углах по111ученного расчетного трапециевидного про
филя сечения могут образоваться вихревые зоны. Кроме того, в 
острых углах профиля произойдет концентрация напряжений. По
этому этот профиль перестраивают в плавный с той же пропускной 
способностью. Пропускпая способность прирезаемых площадей f,1 
и отрезаемых от радиальных сечений спирального диффузора f х 
должна быть равновеликой (см. фиг. 1 78 )  

Отсюда 
f.xcll.x :::=/уса у •  

Сих /у - = - ,  
Си f.x у 

Сих Гу f.x Гх а так как - =- - , то - = - ,  где rx и rу - радиусы центров 
Сиу Гх · fy Гу 

тяжести площадок fx и /у· 

Б. Расчет спирали, исходя из Ccp = const 

В практике насосостроения ввиду его простоты получил широ
кое распространение метод расчета спирального диффузора, исхо
дящий из допущения постоянства скорости с во всех радиальных 



220 Г лава VJ/1. Расчет центробежных насосов 

сечениях спирали 1 • Это допуrцение предполагает пропорциональ
ность проходиого радиального сечения расходу, который, в свою 
очередь, меняется пропорционально углу охвата. 

Изменение скорости при переходе на больший р адиус, которое 
должно иметь место, исходя из закона постоянной циркуляции, при 
данном методе не учитывается. 

Д. Я. Суханов 1 рекомендует выбирать оптимальную величину 
средней скорости потока в спирали Соп в зависимости от коэффи
циента быстроходности насоса и от величины окружной скорости 
на выходе из колеса Сзи: 

Ссп = (0,65 +- 0,75) Сзu · 

Для � до 1 50 рекомендуется сс,п = 0,75сзu. 
Порядок расчета спирального диффузора, исходя из постоянства 

средней скорости во всех сечениях. 
1 .  З адаются скоростью с""= (0,65-:-0,75) C3u. 
2. Определяют площадь выходного сечения спирали , т. е. се

чения, через которое пршюдит весь расчетный расход Q 

FзGo· = _!L . С сп 
3. Плоrцадь сечения спирали в любом произвольном сечении 

находят по формуле 

F= FЗGO· _tp _ , 
360° 

где q>0- угол , под которым распооожено искомое сечение. 

( 1 83) 

4. Зная плоrцадь радиального сечения, легко определить все ли
нейны� размеры спирального диффузора , задаваясь формой попе
речного сечения. 

К р у г л о е  с е ч е н и е  

Текуrций радиус r сечения спирали находят из сооо-ношений : 

VF fFзoo• . VQ r - - ; rзоо• == -- = -
� � ��п 

(r360• соответствует ср= 360°) или, используя ранее выведенное со
отношение ( 1 83 ) ,  VFзвo•tp r= ·-

: · 3600 • 

r =  rзоо• ... f tp • 

v зооо ( 1 84) 
1 Д. Я. С у х  а н о в, Амf!риканские центробежные ·насосы и метод их р ас

чета , ГОНТИ, 1 938. 
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Радиус средней линии спирали найдется из простого соотно 

шения, не требующего пояснения : R= Rз + rзбО' V з:оо . 

где 

П о д к о в о о б р а з н а я ф о р м а  с е ч е н и я 
(фиг. 1 79, а )  

Текущий радиус у находят по формуле (дается без вывода) 

k s in 
11 (t 57 8 73 10 3 о \ • 2 11 1 = -2- + , + , · - азбо) sш 2 ;  

ь� а: k2 =- ctg - · 

4 2 • 
о 

«з6о - уrол в сечении Fзбо'. 
г 

а) 
Фиг. 1 79. Возможные формы сnирального диффузора. 

( 1 85) 

Если принять a ::=!: const для всех сечений, то построение сечений 
<:пирали упрощается. Подсчитав у для ряда значений <р, опреде
ляют форму спирали и размеры поперечных сечений для всего спи
рального диффузора.  

Самое малое поперечное сечение этой формы кожуха находится 
nри у=у'=АС'. При этом дуга окружности касательна прямым 
сторонам профилей в точках Б и Б'. Угол <р будет равен 

360° [ Ь2 о--- ·· )2 ] 
ер = -- k1 ___! (tg .!.. + ctg .!.. - k2 • F360• 4 2 2 ( 1 86) 
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С е г м е н т о о б р а з н о е с е ч е н и е  с п и р а л и 
(фиг. 1 79, б) 

Радиус наружной окружности спирали находят по формуле 1 
(дается без вывода ) 

r= 

где а - в радианах ; 
q> - в градусах. 

Fзво• 'i а --"'-- + ь: ctg -
90 2 

2а 

Самое малое поперечное сечение будет при 

r' = AD ..., __ ь...:..4 _ 
2 sin2 � 

2 
и сооrгветствующий центральный угол 

90° b2 a - sin a 
q> = -- 4 • 

Fзво• 2 sin2 ..!. 
2 

( 187) 

Угол а360• для спираЛей, изображенных на фиг. 1 79,  б, принимают 
обы чно в пределах 35 -+- 45°.  

Для плоского диффузора с параллельными стенками в практи
ке насосостроения и вентиляторостроения распространен прибли
женный метод построения профиля наружной стенки по архимедо
вой спирали с помощью так называемого «конструкторского квад
рата».  

При этом способе спираль Архимеда очерчивается четырьмя 
дугами окружностей из центров, р асположенных в углах квадрата. 
со стороной, равной одной четверти раскрытия диффузора в сече
нии А (ср = 360°) (фиг. 1 80 ) . Спиральный диффузор со стенкой, по · 
строенной при помощи «конструкторского квадрата», · имеет не
сколько большие сечения, чем спиральный диффузор со стенкой, 
точно очерченной по логарифмической спирали, но это является 
вполне приемлемым, особенно д,ля насоса, работающего при суще
ственно переменных расходах. 

Оба приведеиных выше метода расчета спиралей (исходя из 
c.,..R = const и из c""='const ) являются условными, схематически изо
бражающими действительную физи�ескую картину. Несмwря на 
это, спирали,  рассчитанные любым из этих способов, дают удовле
творительное значение к. п. д. на расчетном режиме. Это объясняет
ся тем опытным фактом, что отклонение формы спирали незначи-

1 Д. Я. С у х а 'н о в, Американские центробежН!Ые насосы и метод !ИХ рас
чета, ГОНТИ, 1 939. 
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тельно влияет на изменение 
скорости течения в ней 1• Боль
шее значение имеет возможное 
нарушение круговой симмет
рии. Ввиду этого в насосах со 
спиральными отводами могут 
возникнуть большие потери при 
перасчетных режимах. 

Поэтому, возможно. це
лесообразнее проводить расчет 
спиральных диффузоров не по 
закону c� = coпst, а исходя из 
действительного закона распре_ 
Qеления окружных скорос:rей, 
по радиусу ед а = const 
( а = 0,5) . Подобный способ рас
чета разработан 2 и проведеи
ные опыты с вентиляторами по
казывают определенное пре
имущества спиральных сборни
ков, рассчитанных исходя из 
этого закона. . 

Для насосов ЖР Д не дос
тает опытных данных, чтобы 
окончательно предпочестъ один 
диффузоров. 

Фиг. 1 80. Построёвие сm!llрального диф
фузо.ра с помощью конструкторсJЮIГО> 

ква.щрата.  

F Ь -площадь сечения на выходе из диффузо. 
ра, Ь-ширина кожуха. 

из способов расчета спиральных 

Кольцевой лопаточный диффузор 

Входное сечение канала лопаточного диффузора определяется 
диаметром вписанной окружнс;>сти d4 (фиг. 1 8 1 ) .  Входная часть (ли
ния аб) очерчивается обычно по спирали, соответствующей линиям 
тока свободного движения жидкости на выходе из колеса 3• Поэто
му основные соотношения, выведенные для расчета спирального диф
фузора,  остаются в силе для входной части лопаточного диффузора .  

Для плоского лопаточного диффузора (b3= const) , полагая• 
что через каждый канал проходf!Т расход Qfz, из формул ы  (76} 
получим 

где Rз- радиус начальной окружности лопаточного диффузора ;  
обычно Rз = ( 1 ,03-;- 1 ,05) R2. 

1 Г. Н. А б р а м о в и ч, В. И. П о л и к о в с к и й, Экспер1111ментальwая про
верка осоовных допущений расчета спиральных ко�хов центробежiDЫх wаrне
тателей и вентиляторов, Труды ЦАГИ, вып. 328, 1 937. 

2 П. И. Д и м а н т, см. сноску на стр. 83. 
3 И. В.  Д а в ы  д о в, Исследование направ.11яющих аппарато·в центробеж

ного насоса, Труды ВИГМ, .N'2 22, Машгиз, 1 938. 
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Принято, что b3 = const. Кроме того, условно считают, что ра. 
диус, nроведенный через точку в до nротивоположной стенки кана
.ла, может быть принят равным Rз +d4. 

Rs+d4 
Решая интеграл r· dR и произведя преобразования ,  которые . R Rs <>пускаем, получим расчетную формулу для d4 : 

d4 = Rз ( 1 -{ 1 - 2�;-ж ) . 
( 1 88) 

Постоянная лопаточного диффузо-Q 1 ра А = 2'1t - - .  л.д z Гз Подста вив вы ражение для Г 3 -
циркуляции на выходе из колеса 

Гз = 2'1tСзuR2, 
получим 

( 1 89) 

Зам енив Н =  cзuR2w . и  выразив т 
g угловую скорость w через число 

оборотов, окончательно получим 

А _ .9_  'll:n _1 _  
л .д - z ЗОg Нт • 

Расширяющуюся часть канала очер 
чивают плавными кривыми с углом 
раскрытия 6+8°, обычным для диф
фузорных каналов. Ось канала 

Фиг. 1 8 1 .  Кольцев-ой лопатоtDНЬiй имеет постепенно увеличивающийся 
диффузоо. угол между направлением осевой 

линии и окружным направлением. 
Увеличение угла  не должно nревышать 20°. Число каналов лопа 
ток обычно принимают 5+ 1 2. 

Необходимые сведения по расчету конических выходных патруб
ков приведены в § 1 1  гл. 1 1 .  

§ 5. ПОСТРО Е Н И Е П Р И БЛ ИЖ Е Н НЫХ ХАРАКТЕР И СТИК НАСОСА 

Точный расчет характеристики насоса чрезвычайно затруднен. 
Определение гидравлических потерь даже на расчетном режиме но· 
сит приближенный характер. Для расходов, отличных от расчетно· 
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го, практически отсутствуют опытные данные для определения гид
равлических потерь. Более надежным является графический способ 
построения напорной и мощиостной характеристик насоса 1 в коор
динатах Н/Нр и Q/Qp. Построение начинают с нанесения теорети 
ческой характеристики насоса Hт /Hp=f ( Q/Qp) . На оси ординат этой 

1 и� характеристикой отсек ;:нот отрезок - --- . а на  осн абсциссНр g( l -+- п.l )  отрезок u2 tg  Bz:/c2"' Р (фиг. 1 82 ) . 

Б 
1,0 1 1 1 1 

1 1 
J__ч------·J- ·--- - --

,__ __ ____ 1::! ___ ll.z tg-rг л _ __ _ _ _ _ _ _  _ 

С2т р 
Фиг. 1 82. Постро ен и е  п рибл иженной х а р а юсрнспiК I I  н а с о с а .  

Принимают, что в расчетной точке (Н/Нр= 1 ;  Q/QP= 1 )  гидрав
JIИческий к. п. д. имеет максимальное значение. Графически это 
означает, что касательная,  проведеиная из точки А, коснется кривой 
H/Hp=f(Q/Qp) в точке 1 (см. фиг. 1 82 ) , так как отношение ординат 
Н/НР к Н7/НР будет максимальным в точке касания. Для построе
ния характеристики в расчетной точке, кроме касательной, следует 
отложить значение напора  при нулевом расходе. Значение Н/НР 
при Q/QP берется по статистическим данным в зависимости от ns : 

!!__Q=O =-� 1 02 · n5= 50 -т- 80 Нр · • 

ns = 80 -т- J 50 HQ =O = 1 ,04 . Нр 
Приближенную характеристику в относительных координатах 

проводят через точку Б на оси ординат и через расчетную точку 1, 
в соответствии с направлением касательной в этой точке. 

1 А. А. Л о м а к и н, Центробеt�ш)>!е и• проn�лерные •н щ:о{:Ы, 1'vlщцrнз, 1 950. 
15 4 1  
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Мощностн·ая характеристика , т. е. зависимость мощности от 
расхода, может быть также построена по мощности холостого хода 
(при нулевом расходе ) и направ.'lению касательной к кривой мощ
ности в расчетной точке (фиг. 1 83) . Характеристику строят в от
носительных величинах - по оси ординат отк.ладывают отношение 
мощности к мощности расчетного режима NнfNн.p, а по оси абс 

\ 

Фиг. 1 83. Построение nрибли
женоой мощиостной характери

стики насоса. 

цисс - относительный расход Q/Qp. 
Для определения � угла  наклона 

касательной к кривой относитель 
ной мощности н а х одят значение 

d (Nн/Nн.р)' проиsводной  d (Q/Qp) 

N = Q&H . 
н 751jн ' 

N - Qp&Hp 
н .р - 75ТI . ,н.р 

Пренебрегая изменением полного к. п. д. насоса вблизи расчет · 
ной точки, получим 

Значение 
данным:  

( 1 88) 

фиг .  1 83) . 

мощности при нулевом расходе по 

ns = 50 -+- 80 Nн <Q=O> - 0 384-
�Nн.р - ' ' 

Nн(Q=O) 
N = 0,6. 

н.р 

статистическим 
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Через точку, соответствующую мощности при нулевом расходе, 
в соответствии с касательной в расчетной точке проводят кривую 
относительной мощности . Обычно вблизи расчетной точки кривая 
мощности имеет перегиб . 

Для приближенного построения хар�ктеристик насоса могут 
быть также предложены аналитические зависимости . 

К. Пфлейдерер 1 выводит уравнение для характеристики следую
щего вида: 

( 1 89) 

где k1 , k2, ka- величины постоянные для одного и того же насоса .  
В этой работе даны значения этих коэффициентов для насосов с 
лопаточным диффузором. 

Для насосов со спиральным диффузором, для которых харак
терно нарушение круговой симметрии течения через колесо при от
клонении расхода от расчетного (см . гл . Vi, § 2) , аналитический 5Ы 
вод значения коэффициентов в уравнении ( 1 89 ) затруднен и они 
подбир�ются опытным путем для отдельных групп насосов . 

§ 6. П Р ИМ ЕР РАСЧ ЕТА ЦЕНТРОБ ЕЖ НО ГО НАСО СА ЖРД 

Исходные велич.1шы д.ля nасчета : 
Рабочее тело насоса - азотная кислота . 
Объемный расход через насос - Q=ВО л/сек. 

Давление подачи насоса - Рвых = 89 «гjс.м2. 
Давление в баках Рб = 3 , 0  «гjс.м?. 

Температура, при которой должна обеспе·чиваться бескавитацион'Ная работа 
iНЭ>СОСа, +�10° С. 

Уточmяем величину удельного веса 1111 упр,угости паров д.ля + 1 0"  по табл. 2 
:и 11раф111КУ фиг. 93: 

1 = 1 , 52 «г fл, Рп = 20 .м.м рт. ст. = 272 «гf.м2. 

Расчет пар.аметров на входе в колесо 
1 . УточНtяем з.начение н апора Hta входе в насос. Расчет насоса nроводим 

д.ля условий нахождения ,ракеты на старте, т. е. без учета воэдейств.ия ускоре
ния ракеты. При вертикальном ста рте 1ракеты ·ИЗ ураВiнения (86) получим 

Рб .с1рсопр.вх 
hвx = - + 1 - ---

l l 
При расчете конкретной системы 1, 11Рсоnр.вх можно вы ч ислит ь . В наш ем 

случае за даемся: 1 = 3 , 4 ..м, 11Рсоnр.вх = 1 «гjс.м2. Тогда hвх = 1 6,6 .м . 
2. Доп�каемое падение нtanopa в насос р авно 

.с1hдин .доn = hвх - pn = 1 6 ,4 .М. 
l 

1 К. П ф  л е ii д е р е р , Uентробеж;ные п пропе.лл ерные насосы, ОНТИ, 1 937. 
1 5* 
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3. Для насоса с высоюими кавитационiDым:w качествамм зададимся кавита 
цион.ным коэффициентом быстроходности С= 2000. При этом Ма.нiсимально до
пустимое число оборотов для бескавитационной работы по формуле (89) 
n = 10 300 обjмин. Для надежности окончательно выбираем n = 10 000 обjмин.  

4. Определяем 111еобходимый напор на выходЕ' ;rз насоса, дпя чего задаемся 
скоростыо на выходе из насоса 1 5  м.;сек 

с
2 

h -
Рвых � - 594 6 вых - + - , .м. i 2g 

5. Наход��tм Н18Пор насоса 

Н = h8ых - h8x = 578 .М. 

6. Вычисляем коэффициент быстроходности насоса по Фо1рмуле (6 1 ,  а)  

ns = 84. 

7. Определяем расход через к оле с о с учетом утечек, пр едвар ител ьн о 
з ада в ши с ь  объ емны м к .п .д .  "'об = 0,95 (см. § 1 эт о й  гла '!Ы) 

Q' = 8 4,2 лjсек. 

8. Определяем ско р ост ь на входе в к олесо с0 по формуле (97а) , задава яс ь  коэффициент ом kc -=  0,0 �2. 

со = 8,4 .мjсек. 

Соответственно Dоприв = 0,1 1 2  .м. 
9. Задаваяс ь к .п .д .  насоса "1)и = 0,75, на йдем мощност ь  насоса 

Nн = 1 250 Л. С. 
и крутя щ и й  момент 

Мкр = 89,5 кг.м. 

1 0. Из расчета на кручение находим 

dвала = 0,028 .М ,  

1 1 .  Полагаем d8т = 1 ,2d83113 = 0,0336 .м. 
12 .  Определяем диаметр входа в колесо 

Do = V D�прив + d;т = 0, 1 1 7 .м. 

1 3. Учитывая выбранный коэффициент С = 2000, принимаем , что диаметр 
средн ей точК'И входJНых кромок лопаток D1 меньше Do, т. е. вынооим лопатки 
ко входу (лопатки двойной кривизны) , 

Dt = 0 , 82D0 = 0 , 096 .м. 

14. Для обеспечения более высоких ка витационных качеств иринимаем 

1 ,7, отсюда Ь 1 = 0,055 .м. 
1tDtЬ t уширенный  вход на лопатки, полагая 2 
7tDof4 

1 5. Принима я Сот= с0 и зада ваяс ь коэффициент ом сужения_.сечения лопат 
кам и  k 1 = 1 ,2, находим 

c 1 m  = 9,8 .м fceiC 



§ 6. Пример расчета Центробежного насоса )Кpjj 
16 . Полагая Сои = О, строим треугол ьник скоростей на входе (фиг. 1 84) ;  

рассчита в u 1 (и 1 = 50,3 .мj сек),  находим 

�о = 1 1 ° 1 0' . 

17. Выбираем на расчетном режиме положительны й угол атаки 8°50' ; ·тогда 
� IJI  = 20о. 

+� 
ftO 10 1  "' 

Фиг. 1 84. Треугольник скоростей на входе в колесо. 

Расчет параметров на выходе из колеса 

18 .  Задаемся 'lr = 0,85. П о формуле ( 1 13) 'lr = 0,88, но 9та формула дае1 
завышенные значения для насосов ЖР Д. 

19. Теоретический напор Нт = Hi'lr состав ит 680 .м. 
20. Находим окр� скорость на выходе �з кмеса в первом прибли· 

жени.и по формул е  (�) , пол а гая ku2 =0,5 

и2 = 1 1 5 .м/сек.. 

2 1 .  Диаметр колеса на выходе в первом приближеmии 

D2 = 0,22 АС. 
22. За даемся меридиональной скоростью на выходе из колеса c3m, принимая 

ее равной Сот• 
Сзт = 8,2 .мfсек. 

23. Задаваясь КО9ффициентом сужения м ежлопаточного ка нала на в ыходе 
из колеса k2 = 1 ,1 ,  найдем c2m 

с2т = 9 .мfсек. 

24. Угол лопатки на выходе нз кмеса находим по формуле ( 1 13) .  
Для некОТО!J)ого увеличения выходного угла (что приведет к уменьшению 

наружного диаметра при заданном напоре) выбираем отношение w1л} W2oa = l ,2, 
т е. допускаем небооьшую диффуsорность межлопаrочноrо канала. При этом 

�2л = 22° . 

25. Выбираем число лопаток z=6. 
26. Определяем поправку на конечное число лопаток по фОРМiУЛе (49) 

у =О,826. 

Статический момент средней ЛtИIНIИИ ОТIНосителыно оси вращеНIИя по фо,рму. 
ле (50) 

S -=  49 с.м2; 
nл = 0 , 34,  
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27. Теоретический нап ор пр и z = оо 

Нтоо = 9 1 2  .М. 

28. Скорость и2 во втором приближении по уравнению ( 1 75) равна 

и2 = 1 06,4 м;сек. 

29. дjиа мет,р D2 во вто .ром приближении равен 

D2= 0,203 м. 

!------- r:211. _____ --! 
�-------- �2UФ -------------� 
Фиг. 1 85. Треуrольнi!!К с коростей на выходе из колеса. 

30. Вто,рое приближеwле D2 OТJII!DЧaereя от первого более чем на 5°/а; по
этому НJаходим D2 тре-rьего приближения. При,нимаем S = 40 см2 (rro D2 второго 
п;риближения) ,  
отку да nл = 0 , 355; 

Нтоо = 920 .м;  

и2 = 106 , 7  .мj сек. 

Окон,чательно для тре-rьего приближения 

D2 = 0,204 м, 

что дает р асхождение с D2 второго приiбл!Ижения всего на O,'rfl/o. Треугольник 
скоростей /На выходе покаэ.ан на фиг. 1 85. 

3 1 .  Проверяем П!раВIИ111Ьностъ выбо;ра коэффициентов сужения сеченшя лопа
ток k1 и k2. Принимаем нормальНJуЮ толщину лопатки 'На входе 6 = 2  мм и на 
выходе из колеса 6 = 3 мм;  шаг лопаток H l!l  входе t1 = БО,3 мм; шаг лоп·аток на 
выходе t2 =  1 07 мм, 

откуда k1= 1 , 1 9 ; 
k2 = 1 ,08. 

Отличие от выбранных ранее значеН!Ий IНевмико см. п.rr. 1 5  и 23. 
32. ШириНJа кооеса на наружном диаметре 

b2 = 0,0 I 6 I  м. 

33. П!РОФили;рованJИе мери�дионального сечения и профилир«>вание лопатки 
приведено на фиг. 1 86- 1 92. 

34. Из поверочного кавитационного расчета (с м .  § 3 настоящеП главы) 
Акав = 0,08; AhJtиH = 14,3 .М < (Аhдин)доп = 16,4 .м. 

Расчет спирального диффузора 
Ши·рiП11У спир али Ьа определяем по фо:рмуле (77) 

Ьа = О,О263 м. 



Фиг. 1 86. Меридиональное 
сечение насоса. 

VI' 1 1 IIV 1 ·1 -'  / � "  "/ -

Фиг. 1 87. Вид на-соса в плане. 

� ....: � ... 

� 

Фиг. 1 88. Меридиональ
ное сечение колеса .  

'"'.>.> 
� 
::::t "1:::1 
� "' "1:::1 

"1:::1 ., " .., "' � 
,;: � � о 0\ 

в о "' о 
;., ., " о " ., 
� 
;g 

� 
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" �  RAtp 
Фиг. 1 89. Конформная диагр а м м а  . 

. �] 
Фиг. 1 90. Треугольниюи скоростей на входе. 

Flll 
PJl 
Jll 
v 

fOO 

во 

60 

20 

о 

� 

J fO ZO s мм 
Ф пг. 1 9 1 .  Построение мо

дельных сечений. 
Фиг. 1 92. Проверка сечеНIИ•Й 

межлоnаточного канала. 
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Р асчет спиралыного диффузора ведется по формуле (75 ) 

г н __!. = � = 6,35, 
2��: 111 

для данного случая ro = 1 050 1 /сек. 
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Далее расчет ведем при по-мощи таблицы и графически (см. там. 5 и 
ф1!1Г. 1 93) . 

R мм 
� - 4-0 

.:s;' � " --
� 7 �  30 -77 � -' 1 / - 7 ...,."". 177 � 1 20 ./' 

v / .---. 7 / 
V7 .-"" 7 10 1/ 'f/ � I' л' ш' Ir' Jl' Ill' JZD' 

1 l т llp 
е, 

Фиг. 193. Профилирование сп!Ирального диФФУ зор а. 

Таблица 5 

м R ь Bi 
Bi + B i + l  � Q, ��Q, сечения с м с м 2 

1 1 0 , 2  2 , 63 0 , 258 
0 , 260 0 , 00794 

о 
2 10 , 7  2 , 8  0 , 262 

0 , 276 0 , 0087 
0 , 00794 

3 1 1 , 2  3 , 2 0 , 286 
0 ,305 0 , 0097 

0 , 01664 

4 1 1 , 7 3 , 8 0 , 324 
0 , 334 0 , 0106 

i, 02634 

5 1 2 , 2 4 , 2  0 , 344 
0 , 353 0 , 0 1 1 2  

0 , 03694 

· в  1 2 , 7  4 , 6  0 , 362 
0 , 374 0 , 01 1 9  

0 , 048 14 
7 13 , 2  5 , 1  0 , 386 

0 , 393 0 , 0 1 25 
0 , 06004 

8 1 3 , 7  
1 

5 , 5 0 , 400 
0 , 0 13 1  

0 , 07254 
9 1 4 , 2  6 , 0 0 , 422 

0 , 41 1  
0 , 08564 

Расчет конического диффузора 
1 .  Площадь в выходном сечении сп'l!,рал•и принята 1 5,5 см•, и скорость в 

этом сечении - 5 1 ,6 м;сеtс. 
Скорость на выходе из н асоса была приНiята 15 м/сеtс; выходно е сечение из 

насоса для этой скорости должно быть 5,34 см2• 
Принимая выходное сечение кон•ического Дiиффузор а круглым, 1находим ра

диус выходного сеченм·я н асоса, равный 0,04 1 2  м. При угле расширения кони
ческого диффузор а  в 1 0" длИНiа диффtУЗОра будет 0,20 м. 

41 
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2. Расчет гидравлического к. п. д. на расчетном режи·ме: 
а) потери на трение  в межлопаточных каналах; 
Dr,cp - диаметр трубы с гидравлическим радиусом, равным среднему 

гидравлическому радиусу межлопаточного канала по формулам ( 1 1 6) и ( 1 17) 

Dr.cp = 0,0226 .м;  

Wcp = 26,3 .м J cete. 

I(оэффиЦIИiеНТ сопротивления при дв.ижении по меЖJiопаточномv каJНалу по 
формуле ( 1 19 )  

Aw = 1 , 98Л. 

I(оэффИЦJИеш соiDрОТНIВления для  шероховатых стено·к в области автомо
делькости при выбранном коэффициенте шероховатости k= 0,05 (см. § 2 гл. IV) 
равен А = 0 , 027; 

>.., = 0 , 0535, 

откуда длина средней линии лоnатки lл = 0, 1 15 .м ;  
по формуле ( 1 18) 

Аkтр = 9,55 .м ;  

б) потери на вихреобразование п р и  угле атаки i = 8"50'; п о  формуле ( 1 22) ; 
выбираем 6 = 0,5; откуда 

Аkвихр = 20,9 .м; 

в) пorepm и.а. диффузорность по формуле ( 1 23) Щ>и Е = 0,5 

Ak4 = 0 , 57;  

г) потери на тpemre в сrшральном диффузоре по формул е  ( 1 24) 

л = 0 , 022, 
Dг.rp = 0 , 033 .М, 
lср.сп = 0 ,37 .м, 
Аkтр = 32 , 7  .м ;  

д )  пот�р·и 111а 1удар в соорали п о  формуле ( 1 25) 
• Akyll. = 1 9 , 1  .м ;  

е) потери  в коническом диффузоре п о  формуле t( 1 27) [ Е4 по формуле 
( 1 28) = 0, 1 23]. 

При kд = 1 ,5 
Аhкои.д = 22 , 9  .м; 

ж) сумма п отер ь '::.Ak = 104 , 1 5  .м ;  1Jr = 0,846 (ранее задавал ис ь "'lr = 0,85 ; 
расхождение менее 2 %  ]. 

Расчет и построение приблиJКенной характеристики насоса 
Нт/Нр = 1 , 62 при Q/ Qp = O. 

Откла дываем Нт/Нр = 1 ,62 на оси ординат (фиг. 194) 

Q - = 4,8 
Qp 

н 
п р и  -- = 0. 

Нр 
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1.62 

1, 0  

1, 0  4, 8 Q Q, 
Фиг. 1 94. Прибпиженная характ.ерисmка насоса. 

Откладываем ату величину п о  оси абсцисс (см. фиг. 194). Для n9=84 припи
м а ем, чт о  (HfHp)Q=O = 1 , 03 (см. § 5 атой главы) и.:_ строим характеристики 
в соответствии с § 5. 
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Глава IX 
КРАТКИ Е С В ЕД Е Н И Я  П О В Ы ПОЛ Н Е Н Н ЫМ НАСОСАМ ЖРД 

По конструктивному выполнению насосы ЖР Д сильно разли
чаются в зависимости от назначения и параметров двигателя. Ниже 
в качестве примера приводятся чертежи и краткие сведения о на
сосах двигателей разного назначения. 

На фиг. 1 95 показан продольный разрез тvрбонасосного агрега 
та ТНА автономно·го самолетного двигателя HWK 1 09-509 фирма 
«Вальтер», Германия, 1 94 1 -44 гг. Этот ТНА состоит из двух на
сосов и турбины. 

Основные данн ы е  насоса горючего 
Рабочее тело • 

Число оборотов • . . . . . . . . • • • • . . • 

Объемный расход . . . . . . . . . . • . . . . 
Давление на выходе . . . . . . • • • • . . . . 
Коэффициент быстроходн ости це нтробежного 

насоса . . • • . . . . . . . . . . . • . . . . 

57 % метилового спирта, 30 % 
гидразингидрата, 13 % воды ; 
1=0,95 гfс.м3 
n=l7  200 обfмин 

Q = 2,5 лfсе" 
Рвых=42 "г{с.м2 

ns=36,2 

Основные данны е насоса окисл ителя 
Рабочее тело . . 

Число обор от ов . . . . . • . 
Объемны й  расход окислителя 
Давление на выходе . . . . . 
Коэффициент быстроходности 

нас оса . . . . • . . . . . .  • 
центр обежного 

85 % -ная перекис ь в одор ода 
n= 17 200 обfмин 
Q=5,2 лfcett • 
Рвых=42 "гfс.м2 

Особенностью данных насосов является применение шнековых 
преднасосов (фиг. 1 96) , улучшающих антикавитационные свойства 
агрегата. После шнековых насосов стоят направляющие аппараты. 
Давление после шнека равно 1 0- 1 2  кг/с.м2• Применеине шнека по
зволило иметь небольшое давление на входе в насос (0 ,2+ 
0,3 кг/с.м2) . 

Другая особенность насосов ТНА двигателя HWK 1 09-509 за
ключается в применении лопаточного диффузора (см . фиг. 1 96 ) , 
выполненного заодно с корпусом. 



Дpt:ttaJIC онислителн 

Зак. 41. 

BxoiJ 
окислитела 

Дре11аж ларигаза 

Фиг. 195. Турбонасосвый агрегат двигателя HWK 109-509. 

BыxoiJ горючего 

горю'fего 

ларогоJа 

t 
BxoiJ 

горючеги 
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Во входных патрубках насоса установлены направляющие реб
ра, обеспечивающие равномерный вход жидкости на шнеки. По
лости высокого давления насосов отделяются от полостей низкого 
давления щелевыми уплотнениями. 

Неподвижная обойма уплотнения подвешена н� эластичной ре
зиновой мембране, которая об�спечивает перемещение неподвижной 
обоймы в осевом направлении; прошедшее через уплотнение горю
чее дренируется. Для предотвращения утечки масла из полости 
подшипника с обеих сторон подшипника установлены сальниковые 
уплотнения. 

Со стороны высокого давления насоса окислителя стоит контакт
ное уплотнение сильфониого типа. 

Для предотвращения смешения масла и окислителя в дренаж
ной камере по.лость подшипника отделена от полости дренажа окис 
лителя маслоотбойным кольцом и манжетным уплотнением. 

Ротор ТНА опирается на шариковый подшипник, установленный 
в корпусе насоса окислителя, и на роликовый - в корпусе насоса 
горючего. Кроме того, дополнительные опоры скольжения установ
лены в ступицах направляющих аппаратов насосов. Осевые усилия 
воспринимает шарикоподшипник. Характеристики насосов приведе
вы на фиг. 1 97 и 1 98. 

На фиг. 1 99 показав кислородный насос ТНА ракеты А-4.  

Основные данные насоса 
Число оборотов . . . • . . . n =3800 об/мин 
Объемный расход . . . . . . Q=54 лfсе�е 
Давление на выходе . . . . . Рвых= 19 атм 
Коэффициент быстроходности колеса n"=82,7 

Для повышения антикавитационных свойств колесо насоса вы
полнено с лопатками двойной кривизны. Насос имеет целый ряд 
конструктивных особенностей, связанных с большими температуо
ными деформациями деталей и изменением механических свойств 
материала деталей из-за низкой температуры кислорода. 

В связи с этим вал насоса окислителя имеет подшипники сколь
жения, выполненные из бронзы. Чугунные уплотнительные кольца 
вставлены в ·  алюминиевый .корпус насоса с зазором. Поэтому П..!Ш 
охлаждении корпуса , насоса дополнительных напряжений не по
является. Полость высокого давления имеет канал, служащий для 
удаления воздуха из полости высокого давления при заливке на
соса. 

На фиг. 200 показав центробежный насос для азотной кислоты 
двигателя Р-3395 (фирма BMW) , Германия, 1 944 г. 

Основные технические данные 

Рабочее тело . . . . . . . 

Число оборотов . . . . • . . 
Объемный расход . . . . . . 
Давление на выходе . . . . 
Коэффициент быстроходности 

азотная кислота 
n=20 700 обfмин 
Q=5,3 лfсе�е 
Рвых=53 �егfс.м2 
ns=55,0 



Зак. 41. 

·(f)N.s

t------- 0/SO -----

Место Д 

Фиг. 199. l(пслородпый насос ТНА двигателя А-4. 
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Фиг. 1 98. Характеристика насоса горючего ТНА двигателя HWK 
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Колесо насоса открытого типа и имеет всего три радиальных 
лопатки. 

На  входе в насос установлен инжектор. Непосредственно за 
Ерыльчаткой ·расположено двойное уплотнение, состоящее из коль
ца и гидрозатвора. При работе насоса на малых оборотах до 5000+ 
6000 об/мин уплотнение обеспечивается кольцом ,  на больших обо
ротах - гидрозатвором. 

PaJpeJ по дд 

к оВиеателю · 

Фиг. 200. Насос азотной кислоты двигат�я Р-3395 фирмы BMW. 

Для предотвращения попадания кислоты в полость подшипника 
установлен отражатель и два уплотняющих кольца. Полость между 
кольцами сообщается с атмосферой четырнадцатью отверстиями. 
просверлеиными в корпусе. 

Характеристики насоса приведены на фиг. 20 1 .  
Как показали В .  И. Думов и М. А. Пешкии 1 , резкий срыв на

пора при больших расходах объясняется кавитацией в диффузоре. 
Кавитация в диффузоре может оrраничиватъ величины выходных 
углов лопаток. 

На фиг. 202 и 203 показаны насосы самолетного ускорителя 
«Снарлер» фирма Армстронг - Сиддли, 1 946- 1 950 гг. 

1 В. И . Д у м о в, М. А. П е ш к и н, О двух особен•ностях кавитационных 
характеристик центробежного насоса с крыльчаткой перьевоrо типа и парци
альным отводом жидкости, Известия Высшей школы, серия «Авиационная тех
Н'ИКа» .N'!! 2, 1959. 
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Основные данные насоса горючего 
Рабочее тело 

Число оборотов . . 
Объемный расход . • 

Давление на выходе . 

65 % -ный мети
ловый спирт 
1'1=14 000 об/мин 
Q = 3,2 л jceiC 
Рвых=45,5 1Сzfс..м2 

Рабочее колесо из нержавеющей стали имеет пять радиальных Jюпаток. Отогнутые входные участки лопаток выполнены в виде 

Фиr. 203. Насос окислителя самолетного ускорителя «Снарлер» фирмы 
А!рмстронг-Сидд.тr. 

<Отдельного колеса. Такая конструкция позволила применить меха
ническую обработку внутренних полостей рабочего колеса . 

Основные данные насоса окислителя 
Рабочее тело жидкий кисло-

род 
Число оборотов . . . n=l4 000· обfмин 
Объемный расход . . Q=2,2 л tceiC 
Дав ление на выходе . Рвых=31 ,5 �ег/с..м2 

Рабочее колесо выполнено из бронзы, корпус насоса - из алю
миниевого сплава.  На входе в центробежное колесо стоит швеко
вый преднасос. В качестве опорно-упорных подшипников примене
вы шариковые двухрядные подшипники тяжелой серии. Эти под
шипники смазываются маслом от редуктора .  Между подшипниками и кислородной полостью размещены сальниковые уплотнения. Ре
сурс этого насоса определяется работоспособностью роликового 
подшипника, установленного у рабочего колеса .  Он изготовлен из нержавеющей стали и может р аботать без смазки несколько часов. 
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