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В книге излагаются сведения по теории и гидравлическому 
р ас<Iету насосов и турбин турбонасосных агрегатов (ТНА) 
жидкостных р акетных двигателей (ЖР Д) . Приводятся основы 
общей теории лопаточных м ашин. Выводятся основные рас
четные соотношения для проектирования проточной части на
сосов и турбин. Обосновывается выбор основных параметров 
турбонасосных агрегатов и анализируются условия их работы. 
Кратко излагаются способы расчета ю1сосов и турбин ЖР Д. 
Даются примеры р асчета. 

Книга написана в соответствии с учебной программой и 
предназначена в качестве учебника для студентов авиацион
ных, м ашиностроительных и политехнических вузов,  специали
зирующихся по двигателям летательных аппаратов. 

Книга может быть также полезна инженерам и техникам, 
занимающимся р асчетом, проектировани!:'м и эксплуатацией 
двигательных установок. 

Табл. 9. Иллюстр. 350. Библ. 1 6 1  назв. 
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ПРЕДИСЛОВИЕ 
В книге излагаются вопросы теории и гидравлического рас

чета н а сосов и турбин т)llрбонасооных агрегатов жидкостных ра 
кетных двигателей (ЖР Д) . В свнзи с тем ,  что в турбонасооных 
аnрегатах ЖР Д применяются лопаточные машины различных 
видов - осевые турбины и !Насосы, радиальные (центробежные ) 
насосы , радиальные (центростремительные ) турбины , гидротур
бины, - в  книге даются ооновы общей теории лопаточных ма
шин .  Это позволило избежать повторений при выводе основных 
соо11ношений п при ИЗJlОжении сведений по профилированию и 
р асчету проточной части насосов и турбин. 

Значительное внимание в к·ниге уделено кавитационному ра с 

чету насосов , обеспечивающему �н адежность двигателЬ!НОЙ уста
новки, а также ра счету э.н�ргетических характеристик насосов 
и тур бин. 

· 

В качестве основного р ассмотрен наиболее типичный для 
ЖР Д шнеко -центробеж>tiЫЙ насос ,  р а ссмотрены особенности рас
чета насосов окислителя и !Горючего. В книге приведены сведе
ния по выбору и _расчету турбин ТНА для двигателей р азличных 
схем. 

В заключителыном разделе обосновывается выбор парамет
ров тур бонасосных агрегатов и анализи1руются условия их рабо 
ты .  Р ассмотрение этих вопросов проведено в достаточно о бщем 
и кратком виде, та ,к как  изучение rконкрет,ных схем питания и ре
гулирования двигателя является предметом специального курса. 

Терминология и обозначения приняты с учетом общего под
хода ·к насосам  и турбинам как 'к лопаточ,ным машинам ;  в то же 
время широко использованы термины и о бозначения, рекомендо
ванные Комитетом технической тер м инологии А·кадемии !Наук 
СССР и наиболее распространенные в технической, учебной и 
научной литературе. 

Фор мулы и числовые величины :приведены н соответствие с 
1\'\еждународной системой единиц (СИ). Фактические данные и 
чис.11овые величины даны на оанове отечественных и иностран
ных публика ций .  Примеры расчетов имеют чисто методический 
характер и не относятся к какому-либо конкретному двигателю . 

При изложении МiНо:гих вопросов авторы  использовали опыт 
промышленного насосостроения и тур .бостроения . Кроме того, 
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частично использован материал, приведенный в учебном посо
бии, написанном одним из авторов (Б .  В. Овсянников .  Теория и 
расчет насосов жидкостных р а кетных двигателей .  М., Оборон
гиз, 1 960) . 

Ввиду того ,  что в ряде вузов изучается сокращенный учеб
ный курс, часть м атериала ,  которая может быть опущена в т а
ких случаях, напечата·на петитом .  

Для облегчения самостоятелыной работы студентов над мате
риалом учебника в книге приведено большое количество графи
ческих зависимостей ,  даны примеры расчетов и приведена доста 
точно подробная библиог:р афия .  

Главы 1 ,  2 в большей части .написаны Б .  В .  Овсянниковым, 
остальные главы написаны авторами совмес11но ; общее научное 
редактиrрова·ние книги выполнено Б .  В. Овсннниковым.  

Авторы выражают благодаР'ность .рецензентам - д-ру техн. 
наук В. Ф. Чебаевскому, кандидатам техн .  наук М. К. Максуто
вой, А.  П.  Тунакову и Л.  В .  Горюнову - за ценные з амечания ,  
сделанные при рецензировании рукописи, а также д-рам  техн .  
наук О. Н.  Емину, К. В .  Холщевникову, В .  А .  Целикову, канди
датам техн .  наук Н.  С. Ершову ·и Н. И. К:равчику за полезные 
советы, ,высказанные ими  при про.смотре отдельных р азделов ру
кописи. 

Авторы будут цризнательны читателям за  критические заме
чания как по существу излагаемых вопрооов ,  так и по методике 
изложения .  З амечания просим присылать по адресу : Москва, 
Б-66, 1 -й Б асманный пер . ,  3, издательство «Машиностроение». 



УСЛ О В Н Ы Е ОБОЗ НАЧЕ Н ИЯ 

а- скорость звука ; размер минимального сечения решетки ; 
Ь- ширина меридионального сечения лопаточной машины (насоса, 

турбины) ; 
с- абсолютная скорость движения жидкости, газа ;  

С- кавитационный коэффициент быстроходности ; 
D, d- диаметр;  
F, /-площадь ; 

0- м ассовый расход жидкости или газа;  
Н- напор, или приращение удельной энергии жидкости, газа ;  
h- высота; 

Н- коэффициент напора ;  i- угол атаки; энтальпия; 
k,.- коэффициент, учитывающий влияние конечного числа лопаток; 

L- удельная работа;  уменьшение энергии жидкости,  газа; 
I- коэффициент работы; 
N- мощность; 
n8- коэффициент быстроходности (для насоса с двухсторонним вхо

дом определяется по половинному расходу); 
ns'•- коэффициент быстроходности, определенный по всему расходу; 

р- давление;  
Q- объемный расход жидкости или газа; 
q- расходный параметр ; 

R, r- радиус; 
R- газовая постоянная;  
Т- температура ;  
t- шаг; 

и- окружная скорость; 
tl- скорость потока ; удельный объем ; 

w- относительная скорость; 
z- число лопаток; число ступеней турбины, насоса; 
е - степень парциальности (степень впуска) ;  
f)- к .  п .  д.; 
v- коэффициент кинематической вязкости жиди;ости ;  
е- коэффициент местных сопротивлений;  
е- массовая плотность жидкости, газа ; а- коэффициент полного давления;  
ro - угловая скорость; частота вращения; С- коэффициент потерь. 

Индексы 
ад- адиабатный - относится к параметрам идеального адиабатно

го процесса ;  
вн- внутренний; 
вт- втулка, втулочный - относится к параметрам сечения лопаток 

у втулки; 
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вх- вход ной ;  
вых-в ыход ной;  

r- rид рав лиqеский пли геометрический ;  
гидр- гидравлический (гидравлическое сопротивление); 

д-д исков ый; 
кав-к ав ит ац ионный; 

кр- критический ;  
мех- механический;  

н-н асос ;  п- периферийный; 
пол- политропны й; 

Р- расчетны й;  расходный ; 
с- отн осит ся к параметрам соплового аппарата; 

ер- средний ; 
срв- срыв ной ;  

т- теорет ический;  тур бин а; 
тр-т рение ; 

у- отн осит ся к параметрам уплотн ен ия (утечки); 
ш- шн ек; 
т- относится к меридиональным проекциям скоростей и сечений2 
г- относит ся к рад иаль ным проекц иям скор остей; 

и- относится к окружным проекциям скорост ей , к параметрам , на
зв анным п ар аметрами на окружности колеса турбины; 

z- относится к осевым п роекциям скоростей , момент ам отн ос и
тельно оси и т. п.; 

оо- относится ко всем параметрам, определенным исходя из пред

положения, что число лопаток бесконечно большое. 



Глава 1 

Прu.менение насосов и турбин 
в жидкостных ракетных 

двигателях 

1 . 1 .  ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ СИСТЕМ 

ПОДАЧИ КОМПОНЕНТОВ В ЖРД 

ЖР Д - двигатель, рассчитанный н а  созда,ние -тяги при крат
ковременном действии .  Обычно в,ремя работы двигателя измеря
ется секундами или минутами .  В ЖР Д используются топлива ,  
состоящие из жидких компонентов - жидкое горючее и жидкий 
окислитель .  Массовый :ра сход топлива составляет килограммы и 
тысячи :килограммов в секунду. Величина ма ·ссового расхода 
топлива определяется тягой и уделыной тягой двигателя : 

( 1. 1) 
где GYJ - массовый 1р асход топлива ,  т. е .  суммарный расход 

компонентов - окислителя ( Gок) и горючего ( Gгор): 

GE =Gок +Ог�р; 
R- тяга в ньютонах (н); 

Rуд - удельная тяга в н/(кгjсек). 

( 1. 2) 

Удельная  тяга  ЖР Д в зависимости от выбранных компонен
тов колеблется обычно в пределах 2500"--;-4000 н/ (кг/сек). Оце
ним при ближенно величину расхода rоплива  в ЖР Д. Если iпри
нять для ЖРД Rуд=ЗЗОО н/(кг/сек), то на каждые 1 0  кн тяги 
потребуется 3 кг/сек расхода топлива .  

Массовый расход каждого из компонентов можно определить 
по суммарному р асходу GE и выбранному значению коэффици
ента соотношения компонентов 

( 1. 3) 
7 



С помощью формул (1.2) и (1.3) получим 

G�к=_-х._ GD; (1. 4) 
. 1 +-х. 

o)J 
Grop=-. (1.5) 1+� 

Как правило, х больше единицы (обычно х=2-;-4), поэтому 
массовый расход окислителя Gон больше расхода горючего 
Grop. О бъемный ра·сход компонента находят по м ассовому р а с
ходу И !ПЛОТIНОСТИ: 

( 1 .  6) 

Qrop=Gr�p/flгop• ( 1 .  7) 

г де Qон и Qгор - соответственно объемные расходы окислителя 
и горючего ; Qон и Qrop - плотности окислителя и горючего. 

Обычно плотность окислителя ( производвые азотной кис
лоты, жидкий кислород и пр . )  больше, чем плотность го
рючего (керосин, ·спирты и пр . ) , поэтому .р азница в объем.ных 
р асходах окислителя и горючего меньше, чем разница в их м ас
совых р а·сходах. 

Объемные расходы ·компонентов составляют единицы и де
сят.ки литров в секунду для двигателей с умеренной тягой (до 
300 кн) и ·сотни литров в 'Секунду для двигателей с большой тя
гой . 

Давление подачи .р а бочего компонента Рвых определяется 
давлением в камере сгор ания Рн. перепадо-м на форсунках !J..рФ 
и •сопротивлением rидравличес·кой магистрали от выхода из н а
соса до форсунок, .которое 1При  1прохождении  компонента (как  
правило, это .горючее) через :рубашку охлаждения камеры с,го
рания ·может быть велико (до 40---:-60 бар) : 

Рвых=Рк+�РФ+�Рс�nр.вых• ( 1 . 8) 
При давлении в ·Камере СГ'орания 100-;--150 бар, перепадах н а  

форс)'iнках 5-+-20 бар и сопротивлении гидравлической м агистра 
ли  15-:-20 бар величина потребного давления подачи может сос
тавлять 15(}-т-220 бар. 

В эависимости от устройства системы питания двигателя ,  по
дача !Компонентов топлива в :ка.меру ·сгорания ЖР Д .может осу
ществляться вытеснением компонентов из бака  газом высокого 
давления или ·с помощью !Насосов. В соответствии с этим систе
мы подачи ·компонентов топлива  ЖР Д делятся на две групnы: 

1) вытеснительные системы ;  
2 )  насосные системы. 
В вытеснительных системах  (рис .  1.1)  для подачи  топлива в 

камеру сгорания используется какой-либо аккумулятор давле
ния. В качестве аккумулятора давления применяют баллон со 
сжатым газом ( воздух, азот) или агрегат, вырабатываюший газ 
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путем сжигания пораха (ПАД - пораховой аккумулятор давле
ния )  или жиДtких компонентов tКаiюго-либо топлива (ЖАД
жидкостный аккумулятор давления) . 

Характерная особенность вытеонителыной системы заключа
ется в том,  что баки с компонентами  находятся под большим 
давлением, превыш ающим давление в камере сгорания.  Поэта-

Рис. l.l. Схема вытес-
нительной системы 
подачи компонентов 

топлива ЖР Д: 
1-аккумупятор давпе
ния; 2-баки с компонен
тами; а-камера сгора
ния; 4-редукционные 

кпапаны 

Рис. 1.2. Схема на
сосной системы пода
чи компонентов ТОП' 

лива ЖРД: 

1-аккумупятор давпе
ния; 2-баки с компо
нентами: 3-камера сго
рания: 4-редукционные 
кпапанЫ: 5-двигатепь 
д11я привода насосов: 

б-насосы 

му tбаки приходится делать 11олсто.стенными. При высо.ких давле
ниях в ·Камере сго.рания и при значительных количествах топли
ва, р а·сходуемого за В!ремя работы (что характерно для двигате
лей больших тяг или большой цродолжителnности .р аботы) , ба
ки при  вытеснительных ·системах подачи будут чрезвычайно тя
желыми, неприемлемыми для ракеты. Поэтому для ЖР Д с высо
ким давлением в ;Камере сгораtния, раtботающих о11носительно 
продолжительное время или имеющих большую тягу, всегда при
меняют rнасосные ·системы IПОдачи. 

При насооной системе подачи BHY'IlPИ 'Гопливных ба'Ков,  на
пример, с помощыю бал.лона со сжатым газом,  поддерживается 
небольщое давление, 1Необходимое для обеспечения бескавитаци
онной р аботы насосов. Давление, необходимое для подачи топ
лива в камеру сгорания,  создае11ся на,сосами (рис. 1 .2 ) , приводи
мыми в движение от двигателя - обычно от тур бины. В даль-
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нейшем агрегат, состоящий из на·сосов и двигателя, будем .назы
вать на·сооным агрегатом . Бели в насосном агрегате в качестве 
двигателя используется тур-бина,  то такой агрегат будем назы
вать турбонасосным агрега·том ,  �сокращенно- ТНА. Рабочим те
лом турбины являе-гся газ, полученный в газогенераторе двига
теля при сгорании компонентов топлива двигателя или разложе
нием какого-либо вещества (например, перекиси водорода ) . 

Насосную подачу компонентов топлива в ЖР Д предложил 
К. Э.  Циол·ковс.кий еще в 1 9 1 4  г. Насосная оиетема подачи з•на
чительно сложнее вытеснительной системы, но .при больших ко
личествах расходуемого топлива и высоких давлениях подачи 
на•сос;ная  система предпочтительнее, та .к как вес в-сей системы 
питания ЖР Д, включая баки !КОмпонентов, будет меньше. Уже 
при давлении в камере с.горания, превыш ающем 30--т-50 бар, 
применять в ЖР Д вытеснительную систему подачи компонентов 
нецелесообразно . (Исключение составляют миКiродвигатели
двигатели .с малой тягой и малой продолжительностью работы, 
при!меняемые для у1mравления сшу�никами и кос'Мическими  ко
раблями, в которых .п.рименяется вытеснительная система) . 

Насосная система подачи компонентов в настоящее время 
является наиболее распрост1раненной системой подачи компонен 
тов в ЖР Д.  При на ·сосной ·системе подачи насос должен пода
вать необходимый расход компонента, при этом давление компо
нента долж:но быть 1повышено от небольшого давления на входе 
в 1насос до высокого давления,  превышающего давление в каме
ре сгорания �см .  уравнение ( 1 .8 )  ], т. е. на·сос должен обе·опечить 
приращение механической энергии перекачиваемого компонента 
топлива .  

Приращение механической энергии 1 к г  массы жидкости, про
шедшей через насос, называется напором насоса и обозначается 
Н*>. Для несжимаемой жидкости можно записать 

н 

или 

* * 

Рвых- Рвх дж Q IСг 

Н=( Рвых + с:ых )-('Рвх + с;х )= Рвых- Рпх + Q 2 Q 2 Q 

(1. 9) 

2 

(1. 10) 

где р * и р - ·соотве11ственно полное и статическое давления 
компонента топлива; с - скорость компонента; индексы «ВХ» и 
«ВЫХ» о11носятся к параметрам 1компонента на входе в насос и 
на  1выходе из него. 

*)· В гидравлике механическую энергию 1 кг жидкости называют напором 
жидкости. Если пренебрЕ"ЧЬ энергией положения, то напор жидкости опре-

• р* Р с2 
делится формулеи -=-+2- . Напор насоса представляет собой приращение 

Q Q 
напора жидкости, прошедшей через насос. 
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Обычно Свх=:5·-т-10 м/сек, Свых= 10+20 ltt/ceк. При одина.ко
вых и.rш близких· значениях Свх и Свых 1МОЖ,но записать 

н Рвых- Рвх (1.11) 

Величина потребного давления на выходе Рвых (давление nо
дачи компонента) оценивается 
формулой ( 1. 8) . Для определе
ния потребных напоров насоса Н 
остановимся на оценке величины 
располагаемого давления на вхо
де в насос Рвх· 

Давление на входе в насос Рвх 
(рис. 1. 3) определяется давлени
ем в баке Рб. уровнем столба жид
кости, инерционным подпором и 
гидравлическим сопротивлением 
магистрали, подводящей компо
нент к насосу, и скоростью потока 
На IВХОДе. 

Обозначим буквой '8 угол меж
ду направлением движения раке
ты (ось ракеты) и направлением 
.силы тяжести (см. рис. 1. 3) .  При 
определении давления на входе в 
насос нужно учитывать только 
тангенциальное по отношению к 
траектории полета ускорение. Ус
корение, нормальное по отноше-

Рис. 1 .3. Схем а уста
новки насоса в ракете 

нию к траектории, приведет к неравномерности давления по се
чению трубопровода, но не скажется на величине среднего дав
ления. 

Для жидкости, текущей по трубе, инерционная си:ла в дан
ном сечении будет равна 

где l- уровень столба жидкости над сечением входа; 

j- тангенциальное ускорение ра1кеты; 

f -площадь сечения трубы. 
Ве.'Iичина инерционного да1вления будет 

Соответстве!Нно гравитационное давление столба жидкости 
будет равно Qgl cos В. 
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Сумму г.р авитационного и инерционного давлений можно 
представить в виде 

rжt cos в +Qlj =Ql (g cos в+ j). 
С учетом всех факторов давление �на  входе в :насос будет 

равно 

2 
( 1. 12) 

Во в;ремя полета ракеты давление на входе в .н асос не остает 
ся постоянны\!, .1 :.:с:�яется при  изменении ускорения ракеты и 

уровня жидкости в баке . 
р На р ис. 1 .4 показава примерная за-

висимость давления на  входе в насос 
от времени полета ракеты на  активном PsxmLn участке траектории,  когда р а ботает 
двигатель. При старте ракеты Рвх 

обычно составляет 2+6 бар. При дви 
жении ракеты давление Рвх. изменяясь, 
может проходить через минимум,  так  
как гравитационное давление падает в 

't' связи с уменьшением уровня столб а  
жидкости l ,  а и нерционное давление 
быстро растет по  мере увеличения 
ускорения ракеты (давление в баке Pr> 
практически не изменяется). 

Рис. 1 .4. Примерная зависи
мость давления на входе в 
насос от времени полета ра-

кеты 
Отметим,  что входное давление Рвх 

является важным параметром насосной системы питания ЖР Д. 
При низком давлении  Рвх на входе в насос может возникнуть ка 
витация (см .  разд. 3 .3 ) , приводящая к срыву насоса- падению 
напора ,  создаваемого насосом, и р асхода.  Поэтому важно рас
считать насос так,  чтобы он обЛадал необходимыми антикави
тационными свойствами,  т. е .  был способен работать без кави
тационного срыва при заданном давлении н а  входе. 

Зная потребное давление на выходе из н асоса Рвых и распо
латаемое давление на входе Рвх. можно по формуле ( 1 . 1 1 )  оце
нить :потребный .на1пор насоса . Так как давление Рвх несравненно 
меньше давления Рвых, то нaiiiop 'На,соса Н практически опреде
ляется давлением �на выходе . Обычно потребная  величина вапо
ра составляет 1 О 000--;-30 000 дж/кг. Так как плотность горючего 
меньше плотности окислителя, то н апор насоса  горючего больше 
напора насоса окислителя .  Для насосов ,  р аботающих на  жидком 
водороде ( который имеет очень · малуtю плотность ) , потребный 
напор достигает величины 250 000--;-400 000 дж/кг. Отсюда следу
ет, что насосы ЖР Д ДQлжны быть высоконапорными .  

Мощность , потребляемую насосом , можно подсчитать по фор 
! ll уле 
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где G - массовый расход компоненrа через насос, а 
'l']н- к . п .  д. насоса .  Чем больше к .  п .  д. насоса ,  тем меньше 

потребляем ая мощность .  Обычно 1]н = 0,5---;-0,8 .  
При з аданных величинах потребного напор а и к .  п .  д. мощ

ность, потребляем ая .н асосом ,  определяется массовым р асходом 
коыпонента (тягой двигате.'Iя ) . Мощность насосов ЖР Д может 
достигать 20 ооо--т-40 000 квт и больше. 

С формулируем более подро бно  основные требования ;к насо
сам ЖР Д и двигателям ,  при меняемым ДJ1Я их привода . 

1.2. ТР Е БО ВА Н ИЯ К НАСОС НЫМ А ГР Е ГАТАМ ЖРД 

1 .2. 1 .  ОБЩ И Е  Т Р Е БОВАН И Я  

Сформулируем основные, .наиболее общие, требования к на 
сооным агрегатам )1\Р Д, состоящим из •н асосов и двигателя для 
их привода :  

1 )  насосный агрегат должен обеспечивать бесшрерывную по
дачу необходимого ко.'Iичества .компонентов в камеру ·сгорания 
под заданным давлением ·С возможно более высоким к .  п .  д . ;  

2) габа;р иты и м асса насооного агрегата должны быть мини
м альными,  а следовательно, угловая скорость агрегата должна 
быть максимально возмож1ной ; 

3) стоимость изготовления насосного агрегата должна быть 
миним алыной ; . 

4) н асосный агрегат должен обеспечивать норм алыную рабо
ту двигателя на р азлиЧ'ных режимах .  

Эти общие требования к насооному аг;регату конк;ретизиру
ются и дополняются в з ависимостw от назн ачения и схем ЖР Д. 
ДопОJ1Нитель.ные требования уточняются при расомот:рении кон
кретной системы питания )КР Д. 

Перечислив о бщие требования к насосному агрегату, сформу
лируем дополнительные требова :ния к на•сосам  ЖР Д и двигате
лям ,  применяемым для их rривода . 

1 .2.2. Т Р Е БО ВА Н И Я  К НАСОСАМ 

Т•ребования к •Насосам почти целиком определяются такими 
пар аметр а·ми двигательной установки, .как  тяга,  давление  в ка
мере сгор а ния ,  физико-химические свойства компонентов ,  давле
ние в баках и т .  п .  Эти требования та ·ковы :  

1 )  н асос долже.н быть приспособлен для работы с агрессив· 
НЫ:\I И ж идкостя ми ,  какими являются высо.кокипящие и низкоки
пящие ( криогенные) окислители топлив ЖР Д: азотная  кислота 
и ее производные, перекись водорода , жидкий фтор ,  жидкий кис
лород и т. п .  

При ра боте .н а  окисJ1 Ителях •недопустимо трение между дета 
.пями н асоса ,  которое приводит к мес7:ному нагреву внугренних 
частей насоса ,  возгор анию и даже взрыву насоса .  Ввиду этого 
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насосы, в ·которых имеются трущиеся пары, могут оказаться не
пригодными для ЖР Д; 

2} насосы ЖР Д должiНЫ обладать высокими антикавитаци
онными ·свойствами ,  т. е. они должны быть р аботоспособны при 
:.rалых давлениях .н а входе. Чем меньше допустимое дав.тrение 
на входе в насос, тем меньше необходимое давленце в баке ком· 
понента, а это приводит к уменьшению массы б ака и уменьше
нию массы всей двигател1:1ной установ-ки ; 

3} насос должен иметь такую характеристику ( з ависимость 
создаваемого напора от расхода жидкости}, .которая  обеспечи 
вала  бы устойчивую работу системы питания как на  основных, 
таrк и на переход:ных режимах ра•боты двигателя .  

Пр и  р аботе насоса должна быть исключена возможность 
срыва р ежима или возникновения колеба :ний  параметров насоса 
(напор, р асход) под влиянием малых случайных отклонений в 
сопротивлении системы питания .  

Это - основные, общие, требования к насосам  ЖР Д.  В от
делыных частных случаях эти требования могут видоизменяться 
и могут возникать новые специфичес·кие требования .  

1. 2 .  3. ТРЕБОВАН ИЯ К ДВИ ГАТЕЛЯМ ПРИВОДА 
НАСОСН ЫХ А Г Р Е ГАТОВ 

Сформулируем дополнителыные требования к двигателям 
привода насосов ЖР Д, учитывая , что многие требования ·К  дви
гателю вошли в общие требования к насосному агрегату : 

1} двигатель привода должен иметь высокую угловую ско
рость и ,  как правило, обеспечивать при1вод н асосов без примене
ния специальных передающих момент устройств (например,  ше-
стеренчатого перебора ) ; 

• 

2} в двигателе должен использоваться такой источвик энер
гии, который не требует значительного увеличения массы ракеты. 
В случае,  когда использованное рабочее тело выбрасывается в 
атмосферу, минуя камеру сгорания ЖР Д, двигатель привода на 
сосов должен иметь высокие ЗIНачения мощности, отнесенной к 
единице м ассы расходуемого рабочего тела ;  

3} двигатель должен легко переводиться с одного режима на  
другой .  

Учитывая сформулированные выше требования,  выяаним, ка 
кие типы насосов и двигателей лучше всего подходят для при
менения их в жидкостных .рщ�:е11ных двигателях. 

1.3. СРА В Н Е Н И Е НАСО С О В  И Д В И ГАТ ЕЛ Е й  
РАЗ НЫХ Т И П О В  

1 .3. 1 .  НАСОСЫ 

Имеется много типов ·насосов, действующих по разным прин
ципам и конструктивно различных между собой .  
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Р азберем кр ат.ко 1Принцип действия и основные свойства на 
сосов применительно к -гребованиям ,  предъявляемым к н асосам 
системы ·подачи )I\P Д. Мы будем р ассматривать лишь механиче
ские насосы. Для перекачки токопроводящих жид1юстей, в част
ности, металлов, применяются элек11рические и ЭJiектромаnнит
ные насосы различных типов. 

По принципу действия механические насосы можно разбить 
на четыре  основные группы : объемные, насосы т:рения,  струйные 
и лопаточные. 

1.3.1.1. Объемные насосы 

Объемные насосы .р а ботают по принципу вытеснения.  Жид
кость в этих насосах протал·кивается в нагнетающую магист
раль каким-1нибудь движущим-ся органом. Давление, развивае
мое объем1ным насосом, зависит от гидравличес.кого сопротивле
ния напорной магистрали з а  н асосом и практиче.ски ограничи
вается лишь утечкой через зазоры и прочностью деталей .н асоса. 

Pz>p, 
Рис. 1 .5. Схема поршневого насоса 

Pz >р, 
Рис. 1.6. Схема шестеренчатого 

ласоса 

В ооновном применяют объемные насосы трех типов (см .  ра
боту [29] :  

1 .  Поршвевые ( рис. 1 .5) , в которых вытеснение жидкости в 
область повышенного давления, а также засасывание жидкости 
производя'Г'ся поршнем,  приводимым в движение при помощи 
кривошипно-шатунного механизма от вала какого-либо двигате· 
•1Я. З асасывание и подача жидкости осуществляются через уп· 
равляемые или автоматические ·клапа1ны. 

2 .  Шестеренчатые или винтовые ( рис. 1 .6). 
Эти насосы устроены та •ким образом, что роторы,  выполнен

ные в виде зубчатых шестерен или винтов,  вращаясь с неболь
шим зазором в корпусе насоса , отсекают от полости  всасывания 
объем жидкости,  попавший в полость между зубьями  и кopпy
COIII, и выталкивают его в полость повышенного давления .  

3 .  Ко.JiовраТJные ( рис. 1 .7) . 
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Коловра11ные насосы ус11роены таким обр азом, что лопатки, 
перемещающиеся в радиальных пазах эксцентрично вращающе
гося ротора ,  отсекают жидкость от полости всасывания и пере
носят ее .в ·полость повышенного давления .  

Ооновные преимущества объемных на сосов :  
1 )  :возможность получения больших •напоров ;  
2 )  независимость величины расхода от цавления подачи .  Тео

ретическая характеристика этих 1насосов (зависимость давле
ния, развиваемого насосом , от рас-
хода,  протекающего через насос, без 
учета ·изменения величины утечки 
через зазоры) представляется вер 
тикальной линией ( рис . 1 .8 )  ; 

Рис. 1 .7 .  Схема коловр<tпюго насоса 

3 )  высокий к. п. д. ; 

1 

Q 
Рис. 1.8. Типичные характери

спiки объемных насосов :  
!--теоретическая характеристика; 
2--действительиая характеристика 

4 )  возможность работы на двухфазной жидкости . 
Объемные насосы с малыми зазорами  между .р а бочим о,р га 

ном и корпусом являются самовсасывающими насосами ,  т. е .  та 
кими насосами ,  которые могут р аботать без  заливки,  откачивая 
вначале газы и .п ары,  а з атем жидкость . 

Недостатки, свойственные объемным насо;:я.м : . 

1 )  большие масса и габариты, особенно при больших расхо
дах ;  

2 )  небольшая угловая ·скорость (из -за  опасности большого 
износа ) , особенно в с.'Iучае испо.'Iьзования в передаче кривошип
но-шатунного механизма .  Как следствие этого, для объемных на
сосов характерна о·г;р аниченная производительность при задан
ных массе и р азмерах ;  

3 )  1наличие трущихся поверхностей может привести к местн о· 

му нагреву, что недопустимо при перекачке окислителей. топлив 
ЖРД. 

Область применения объемных насосов в качестве основных 
( м алые расходы и большие н апоры) совпадает с областью при
менения вытеснительной подачи ( м алые импульсы) , имеющей 

1 6 



преимущества в отношении массы и конструктивной простоты. 
В отдельных случаях объемные насосы могут применяться как 
стендовые. 

1 .3. 1 .2 . Н асосы трения 

В насосах трения 1подвижный �р а бочий элемент увлекает жид
кость благодаря  .наличию си.'l вязкости . Н а  рис .  1 .9  приведен 
дисковый iНасос трения,  состоящий из ,подвода 1, дискового коле· 
са 2 и спирального отвода 3 (см .  работы [26] и [28]). 

Дис·ковое колесо состоит из не·скольких тонких дисков ,  ск;р еп
ленных ,между собой зак.'lепками на пеjриферии таким о бр азом, 
чтобы между дисками оставались 
небо.11ьшие зазоры для прохода 
жидкости. Принцип действия ди
скового н асоса з аключается в 
следующем .  При вращении коле
са жидкость, н аходящаяся в за 
зоре между дисками,  з акручи
вается в результате трения о ди 
ски, благодаря  чему создается 
насосный эффект. 

Преимущества дисковых на 
сосов закл ючаются в их  высоких 
а нтикавитационных качествах. 
Дисковые насосы могут работать 
при более низких давлениях на 
вход� чем, например ,  лопаточные 
н асосы. Это объясняется тем , что 
при обтекании входных кромок 
дисков возникает меньшее разре
жение, чем при  обтекании лопа
ток. 

-

Рис. 1.9. Схема насоса трения: 
/-подвод; 2-дисковое колесо ; а

отвод 

Недостат-ками дис1ювых :насосов 11рения являются : 
l )  .низкий к. п .  д. ( о�бычно меньше 0,4) ; 
2) большие габариты 1при  больших ·р асходах и н аюорах; 
3 )  �сильная зависимость характери·стик насосов от физиче

оких свойств и температуры пер�качиваемого компонента топ
.'Iива .  

Эти недостатки огр аничивают применевне дисковых ·насосов 
в качестве основных насосов ЖР Д. Они могут применяться в ка
честве вопомогательных ступеней насосов для улучшения их ан
тикавитационных качеств .  З аслуживают внимания н а·сосы, пред
ставляющие собой ком бина цию насоса трения и ло.паточ:ного на 
соса .  

1 .3. 1 .3. Струйные насосы 

Струйный насос (эжектор ) (см . далее р ис .  3 . 1 03) включает в 
себя сопЛ'а /, камеру смешения 2, диффу..зор�В :И=К�нфузор 4 . В 

i �-· � -., " - i' 
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сопло 1 подается жидкость под большим давлением ( эжек.тиру
ющая жидкость ) . Во входную часть :камеры смешения поступа 
ет  эжектируемая жидкость с м алыми давлением и скоростью. 
В сопле 1 эжектирующая Жидкость увеличивает свою кинети
чесжую энергию за счет падения давленИя и затем ,поступает в 
камеру смешения .  В :камере смешения в ·процессе перемешива
ния  происходит передача энергии от эжектирующей жидкости к 
эжектируемой. 

В результате этого на  выходе из .камеры 'СМешения механи
ческая энергия одного килограмма  м а·ссы пер емеша.н .ной жидко
сти становится больше,  чем энергия эжектируемой жидкости на  
ююде в камеру смешения .  В диффузоре  давление перемешавной 
жидкости увеличивается до давления р3, 'большего чем р1• Пре
имущества струйных насосов заключается в их конструктивной 
простоте и надежности. Струйные :насосы могут применяться в 
ЖР Д в качестве вспомогательных ( бустерных) насосов перед 
основными насосами для повышения антикавитационных ка 
честв насосной системы подачи (ом . р а боты [34] и [36] ) . 

Недостатки струйных на:сосов :  
1 )  •НИЗКИЙ К .  П .  д . ;  
2) небольшие н апоры, ·которые они  могут обеспечить. 

1 .3 . 1 .4. Лопаточные насосы 

Лопаточный насос представляет собой разновидность лопаточ
ной машины. В лопатоЧrном на·сосе :преобр азование механиче
скюй энергии на  валу на·соса в энергию жидкости ·совершается 
во вращающихся каналах,  о6.р азованных лопатками .  Для лопа
точных на,сосо.в характерно обтекание вр ащающихся лопаток по
током жидкости . .По!Паточные насосы р азделяются н а  два основ
ных типа - центробежные (см .  далее рис. 3 .20) и осевые насосы 
(ом.  далее рис .  3 .69) . 

В центробежном насосе перемещение частицы жидкости в ра 
бочем колесе происходит при существенном увеличении ее рас
стояния от оси вращения .  В преоб1разова ,нии  энергии в цент:ро
бежном насосе большую роль играют кориолисовы силы инер
ции . В осевом насосе перемещение частицы жидкости происхо
дит при незначительном изменении ее р асстояния от оси. В пре 
образова:нии энергии в осевых насосах основную роль ИГ1р ает 
цир куляционное обтекание .'Iопаток. Кроме центробежных и осе
вых насосов, существуют .'Iопаточные 'Насосы промежуточ.ного 
типа - диа гональные насосы. 

Цен11робежные насосы обычно применяются при потребных 
напорах,  !пр евышающих 1000 дж/кг. 

Обла·сть п.риме.нения одноступенчатых осевых на,со сов в каче
стве основных, как правило , о11носится к меньшим напорам  и 
особенно большим .р асходам - :превышающим 150-7-200 л/сек. 
Если применить многоступенчатые осевые н асосы, можно полу-
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чить достаточно большие напоры.  В ЖР Д осевые на,сосы nри· 
меняются в основном в качестве первых ступеней насосов; в 
час'Гности, нашел широкое применение шнековый н асос (шнек) 
(ом. далее р ис. 2 .67 ) . Р абочее колесо шнека имеет 2--;-3 длинные 
лопатки, охватывающие втулку колеса ·на угле, превышающем 
1 80°. Лопа�ка шнека спрофилирована по высоте по определен
ному закону. Шнек создает небольшой напор , но может обеСJПе· 
чивать большие расходы. Недостатком шнекового .насоса явля
ется невысокий к .  п . д. , достигающий 0,5. Шнеки обладают хора· 
шими антикавитационными свойствами .  Поэтому шнековые насо· 
сы нашли пр именение в ЖР Д в 
качестве ступеней, улучшающих а -а 
а нтикавитационные свойства на· 
сосов ЖРД ( см .  р аботы [13] и 
[35] ) . 

Лопаточные насосы имеют 
следующие положительные свой· 
ства: 

1) возможность обеспечения 
практически любых напоров и 
р асходов жидкости; 

2) возможность р аботы на вы-
соких угловых скоростях; 

3) небольшая масса насоса ; 
4 )  малые габариты н асоса ; 
5 )  возможность работы на аг 

рессивных жидкостях вследствие 
отсутствия трущихся пар; 

Рис. 1.10. Схем а вихревого на· 
соса: 

/-корпус; 2-рабочее копесо: а
входное отверстие: 4-выходное ОТ· 

верстие 

6) удобство привода от электродвигателей и турбин ; 
7 )  минимальное �оличество движущихся частей . 
Отрицательными ка'Чествами  лопаточных насосов являются : 
1 )  сравнительно небольшая величина к. п .  д. насоса (обычно 

не более 0,8+0,85) ; 
2) изменение р азвиваемого :на сосом напора при изменении 

расхода .  
Разновидностью Центробежных лопаточных насосов являетс·я 

вихревой :на ·сос (см.  рис .  1 . 1  О и р аботу [25]) . Колесо с небольши
ми  выфрезерованными ,н а периферии  лопатками  вр ащается в 
корпусе так, что между корпусом и колеоом имеется кольцевой 
канал постоянного сечения. Входное и выходное отверстия (ом. 
рис. 1 . 1 0 ) р а зделены перемычкой,  прилегающей (с малым зазо
ром ) к колесу. Жидкость з ахватывается лопатка,ми ,  проходит по 
межлопаточному ка·налу и выбрасывается в кольцевой ка 1нал ко· 
жуха .  Двигаясь по кольцевому каналу, жидкость до выхода из 
насоса многокр атно поступает в межлопаточные каналы.  В из· 
вестной мере, вихревой насос действует как многостУJпенчатый 
центробежный насос. 
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Преимущества вихревого ·насоса состоит в том, что при дан
ной ОКiружной скорости колеса rн апор вихревого насоса получает
ся большим, чем у центробежного (почти в два раза ) . Вихревые 
насосы обладают хорошей всасывающей способностью. При ма 
лой  производительнос1и (до  1 0  л/сек) вихревой н а ·сос может 
иметь более высокий к . п .  д . ,  чем центробежный н асос, а при 
Q> 10  л/сек к .  п .  д. ви�ревых насосов меньше, чем у центр обеж
ного лопаточного насоса .  

Из краткого рассмотрения различных типов насосов можно 
заключить, что в отдельных едучаях все раосмотренные виды на 
сосов мотут найти применение в системах питания ЖР Д .  Но при 
сравнительно больших расходах агрессивной жидкости лопаточ
ные насосы наиболее полно отвечают требованиям ,  предъявля
емым к н асосам си,стем питания ЖР Д, поэтому лопаточные на
сосы нашли широкое применение в системах питания ЖР Д. При 
дальнейш ем изложении курса теория и расчет лопаточных насо
сов будут р ассмотрены подробно .  

О11метиrм особенность современных насосов ЖР Д. В н астоя
щее время характерно применение �комбинированных лопаточ
ных насосов, состоящих из лопаточных ступеней различного 
типа .  В .комбинированных лопаточных насосах испоJiьзуются 
лучшие свойства каждого из типов лопаточных насосов .  Наи 
большее распространение получило сочетание шнековой ступени 
с центробежной, установленных на  одном валу ( см. р аботу [35] ) . 
Такой rна·сос ;называет-ся шне.ко-центробежным (см .  далее рис .  
3.1) . Он обладает высокими а'нтикавитационными и напорными 
качестваrми .  

В системе rпитания Ж Р  Д находит также применение сочета
ние  шнеко-центробеж:ного насоса со вспомогательными ( бустер 
ными )  стrруйным или лопаточным насоса ,ми (см .  р азд. 3 .3 .8) . 

1 .3.2. ДВ И ГАТ ЕЛ И ДЛ Я П Р И ВОДА Н АСОСОВ 

В качестве двигателей д.тiя привода tн асосов можно использо-
вать два типа двигателей : 

1 )  тепловые двигатели ;  
2 )  электрические двигатели .  
Применение элект;ричеоких двигателей для привода насосов 

ЖР Д в настоящее время з атруднено из-за отсутствия дегю1х и 
мощных источников электроэнер,гии на борту ракеты . Несомнен
но, что с р азвитием источников электрической энергии, непо
сред:ственно исшользующих химическую, ядер·ную или сол.нечную 
энергию, электродвигате.11и будут применяться для пр ивода на
сосов в ЖРД. 

Практически в настоящее время для привода насосов исполь
зуются лишь тепловые двигатели .  Для тепловых двигателей, 
устанавливаемых н а  ракете, !I-Ia борту летагельнога аппарата 
должен иметься запас горючего и окислителя .  
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Если рассмотреть два возможных вида тепловых двигате
лей - поршневой двигатель и тур бинную установку - в отноше
нии их соответствия требованиям,  предъявляемым к двигателям  
для привода насосов ЖР Д, то  явное преимущества останется за  
тур биной . 

• Тур бина позволяет IПОлучить большие мощности при неболь
шои массе констру,кции ; высокая угловая скорость, отсутствие 
кривошипно-шатунного механизма , а следовательно и неуравно-

Рис. 1.11. Турбоиасосный агрегат ЖР Д Р Д-107 

вешенных ·сил инерции, прямоточное протека,ние рабочего тела 
обусловливают м алую массу турбины.  

Другим 'П iреимуiцеством турбины является легкость ее соеди
нения с лопаточными насосами .  Ту;рбина позволяет получить вы
сокую мощность, приходящуюся на единицу расхода р а бочего 
тела ,  а это очень важно, как будет показано ниже, в случае 
ЖР Д с выбросом рабочего тела турбины, м инуя камеру 'сгора 
ния .  Вопросы регулирования турбины также .решаются срав,н и 
тельно легко . 

Поетому турбина является единственным типом двигателя, 
применяемым для привода насосов ЖР Д. Современный турбона
сосный агрегат (ТНА) состоит из шнеко-центробежных насосо1в 
подачи ком,понентов топлива и тур бины.  На рис . 1 . 1 1  представ
"'Iен ТНА жидкостно,го р акетного двигателя Р Д- 107 (см . р аботу 
[27]) ,  а на рис .  1 . 1 2 - ТНА самоле'Гноrо ЖРД XRL-99, подаю
щего �компоненты топлива - жидкий кислород и аммиак. Ту,р би 
на работает н а  парах перекиси водорода . Частота вращения ТНА 
достигает в ,на стоящее время 3000--7--4000 1 /сек и выше (с.м. ра 
боту [33]) . 
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Н а  рис.  1 . 1 3  приведен продольный р азрез турбонасоснога аг
регата американского двигателя J-2 для подачи жидкого водо
рода .  Насос водорода состоит из преднасоса и семиступенчатого 
осевого насоса . 

На рис .  1 . 1 4  (см .  работу [27] ) представлен турбонасосный аг
регат двигателя RZ-2 с понижающей угловую скорость (от тур -

Рис. 1.12. Турбонасосный агрегат самолетного ЖРД X.RL-99: 
/-уплотнение: 2-корпус турбины: 3-сопловоil блок; 4-входноil кол.пектор тур
бины: 5-днск турбины; б-упорное кольцо подшипника:  7-подJUНtiНик; В-диф
фузор насоса горючего; 9-кры.пьчатка насоса горючего ; 10-уплотнеине насоса 
горючего: /1-уп.потненне : 12-диффузор насоса окис.пите.пя : /3-крыльчатка насо
са окис.пнте.пя: /4-уп.потненне насоса окнслнте.пя; /5-преднасос: 16-корпус пред
насоса ; 17-уп.потненне: /В-упорное кольцо подшипника: /9-подшипннк; 20-уп
лотненне насоса горючего; 2/-дренаж горючего и масла; 22-уплотнення: 23-

дренаж парагаза 

бины к насосам ) шестеренной передачей . Использование шесте
ренной передачи позволяет получить оптимальные для насосов 
и турбины угловые скорости,  но значительно усложняет и утяже
ляет конструкцию.  

В зависимости от схемы системы питания ЖР Д турбонасос
вый атрегат должен отвечать тем или иным условиям р аботы. 
Особенности турбин и насосов ЖР Д могут быть выяснены .пишь 
при  р а.сомо1iрении  типичных схем систем питания )КР Д. 
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Рис. 1. 13. Турбонасосный агрегат двига
теля J-2: 

1-преднасос; 2-осевой многоступенчатый насос; 
3-отвод осевого насоса ; 4-подвод турбины; 

б-р абочие колеса турбины 

Г"' 
1 r 
1 \ 

Рис. 1.14. Турбонасосный агрегат с шестеренной пере-
дачей от турбины к насосам двигателя RZ-2: 

1-шнек насоса окислителя; 2-центробежное колесо насоса  
окислителя: з-отвод насоса окислителя; 4-центробежное 
колесо насоса горючего: б-отвод насоса горючего; б-двух
ступенчатая турбина; 7-шестерснная переда•ш от турбины 

к насосам: В-ш естерни привода а грегатов 

23 



1. 4. СХЕМЫ С И СТЕМ П И ТА Н ИЯ ЖРД 
С ТУР Б О НАСО С Н О й  П ОДАЧ Е й  ТО ПЛ И ВА 

Разберем основные типичные схемы систем питания ЖР Д с 
турбонасосным агрегатом .  Схема ·системы питания ·о бусловлива 
ет  конкре11ные требования к насо·сам  и турбинам .  Параметры на 
сосов и тур бин могут сильно различать·ся в зависимости от схе
мы системы питания ЖР Д. Особенно силnно система  питания 
влияет на  условия р а боты и параметры тур бины.  

У·словия р аботы туfР бины будут ·существеНiно р азличаться в 
зависимости от того, подается ли  газ  после тур бины в ·камеру 
сгор ания или нет. Примем это за ос.новной признак для класси
фикации систем пита.ния ЖР Д · с  ТНА. По этому признаку систе
мы питания можно р азделить 1}f a 1груп:пы (рис .  1 . 1 5 ) .  На рис. 1 . 1 5  
даны краткие наименования схем системы питания.  Эти наиме
нования условные и введены для удобства .  

Схему ·системы питания с пода·чей газа после турбины в ка 
меру сгорания будем называть схемой с предкамерной турбиной, 
а схему без подачи турб:инного газа в ,камеру сгор ания •будем 
называть схемой с автономной (независимой) турбиной. 

В схеме с предкамерной тур биной давление на выходе из 
тур бины (противодавление ) велико, оно определяется давлени
ем в камере сгорания ЖР Д. 

В схеме · с  автономной тур биной ·противодавление значительно 
меньше, так как газ после турбины выбрасывается в а11мосферу, 
минуя камеру сгор а.ния .  ЖР Д с автономной турбиной широко 
применяются в р аке11ной те�нике. Р азвитие ЖР Д началось с 
двигателей, выполненных по схемам этой группы, с .которых мы 
и .н ачнем более подробное рассмот.рение 'Систем ·питания .  

1 .4. 1 .  С И СТЕМЫ П ИТАН И.Я С АВТО Н ОМ Н О й  ТУРБ И Н О й  

После автоном,ной ту,рбины г а з  поступает в с:пециал�:>ные соп
ла  (иногда э11о рулевые сопла управления ракетой)  и выбрасы
вается через них в атмосферу, создавая дополнительную тягу. 
Если хотя бы один из компонентов топлива является к·риоген
ным, то перед поступлением в сошла :газ  используется для испа 
рения в теплообменнике определенного количества  криогенного 
компонента ,  предназначенного для наддува бака с этим компо
нентом ( ом .  работу [30] ) . Если один из  компонентов топлива 
высоко•ки1пящий ( некриогенный) , то часть газа  после турб ины 
может использоваться для наддvва  бака с этим компонентом .  

Источник энергии автономноЙ тур бины может быть связан с 
камерой по,р ания двига теля и может быть независимым от нее .  
В первом •случае ту,рбина  р а ботает :на  газе, отбираемом из каме
ры сгора.ния (см .  р а боту [35]) , с последующим пониженнем тем
пер атуры до допустимой для турбины (например ,  с помощью 
впрыска одного и з  компонентов топлива )  или  на  газе,  получен-
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ном тазифИiкацией специальной жидкости в рубашке охлажде
ния камеры сгора.ния .  

Оба  эти способа использования камеры  сгорания как источ -
ника энергии для ту:р бины не нашли применения в ЖР Д. Пер

2 1 2 

3 

вый способ не  применяется пото
му, что решение задачи отбор а  
газа получается сложным и сни 
Жает прочность и надежность ка 
меры сгорания, а второй путь -

3 ввиду его сложности и УJвеличения 
массы двигателя. 

--

Рис. 1 . 16 .  Схема ЖРД с авто
номной турбиной и теплообмен
ником, в котором используется 
тепло выхлопных газов турби
ны д.�я испарения компонента 
топлива, идущего на наддув 

бака : 
!-аккумулятор давления: 2-редук
ционные кла паны;  3-ба ки;  4-на
сосы ;  б-газогенератор;  б-турбин а :  
7-камера сгорания ; В-регулятор 
тяги;  9-теплообмениик; !О-клапан ; 

/!-обратный клапан 

В схеме с источником энергии 
турбины, нез ависимым от камеры 
сгорания , газ для турбины поJ{у
чают в специальном г азогенерато
ре .  На рис. 1 . 1 6  приведена схема  
системы питания ЖР Д с авто
номной турбиной, к которой под
водится газ из газогенератора , 
работающего на  основных компо
нентах топлива . Такая схем а  
является основной для ЖР Д с а в
тономной тур биной.  Ча.сть компо
нентов после насосов направляет
ся в газогенератор . Газ после 
турбины используется для испа
рения части компонента , идущего 
на наддув бака. 

Газогенератор работает при 
;Jначительном избытке одного из 
компонентов для того, чтобы по
лучить газ с температурой, допу
стимой для тур бины из соображе
ний прочности ( обычно 800--;-
12000 К) . В зависимости от того, 
с избытком горючего или с избыт-
ком окислителя р аботает газоге

нер атор,  газ, поступающий на лопатки турбины, будет восстано
вительным или окислительны м . Чаще всего в схеме с автономной 
турбиной используется восстановительный газ ,  так как окисли
тельный газ  при высоких температурах обладает сильными окис
лительными свойствами ,  опасными для металлических деталей. 

Газом,  отби1р аемым после турбины, наддувается бак того 
компонента топлива ,  на избытке которого р аботает газогенера
тор . 

При создании газогенераторов, р а ботающих на  основных 
компонентах топлива ,  в свое время возникли существенные 
11рудности. Поэтому были р аспространены ЖР Д с газогенерато-
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рами ,  в .которых иопользовались специальные жидкости, химиче
ски неустойчивые вещества : перекись водорода, нитрометан, изо
пропилнитрат  и др. , которые газифицировались в прису11ствии 
жидкого иди твердого катализатора или путем теплово·го р азло
жения. Твердый •Катализатор 1присутствует в газогенераторе, а 
ж идкий катадизатор подае11ся в газогенератор, как и газифици
руемое вещество, насосом или вытеснением из бака (р ис. 1 . 1 7 ) .  

Во всех схемах систем питания ЖР Д с автономной турбиной 
удельная тяга двигателя ·снижается в результате з атраты тоnли
ва  на  получение газа , выбра 
сываемого после тур бины в 
атмосферу с меньшей скоро
стью, чем скорость истече
ния из основного соп.�1а .  Кро-
ме  того, химическая  энергия 
этого газа не используется в 3 
двигателе в полной мере, 
так как  в этом газе присут
ствуют в виде пара  окисли
тель или горючее, а в CJiy-
чae  восстановительного га -
за, который обладает боль
шим значением RT, также 
продукты непалнаго окис.�1е
ния горючего. 

Для повышения эконо
мичности ЖР Д с автоном 
ной турбиной расход газа  
через турбину должен быть 
возможно меньшим,  т.  е. ав 
тономная турбина является 
малорасходной. При  задан
ной мощности турбины, рав
ной мощности, потребляе
мой насосами, требование 
малого расхода означает, 

2 

Рис.  1 . 1 7. Схема системы питания 
ЖР Д с насосной подачей однокомпо
нентного топлива в газогенератор ав-

тономной турбины:  
/-аккумулятор ; 2-редукционные кл ап аны ; 
3-ба ки с рабочими ком nонентами ; 4-на 
сосы р абочих компонентов ; б-насос одно
ком понентного топлива дл я  турбины; б
ба к с топливом для турбины;  ?-газогене-

р атор ; В-турбина 

что турбина должна создавать возможно большую удельную ра 
боту - мощность, отнесенную к расходу газа ,  т. е .  с единицы рас
хода газа  должна сниматься возможно большая р абота .  

Опять большую работу с единицы расхода газа можно, если 
газ имеет высокую энергию. Так каiк температура газа  огра·ни
чена 1прочностью тур бины, то увеличить энергию газа можно 
увеличением его давления .  Давление н а  выходе из автономной 
тур бины сравнительно певелико ( 2+5  бар) ,  поэтому при высо
ком давлении газа на  входе автономная  турбина имеет большую 
степень пониже.ния давления б = р0*/р2 ( где р0* и Р2 - соответ
ственно полное давление га з а  на входе в турбину и статическое 
давление на выходе) . Обычно 6 = 20 + 50. Таким образом, авто-
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номная турбина является ·малорасходной, с большой степенью 
падения давления 6. 

Н асосы в системе питания с автономной турбиной должны 
обладать высоким к .  п .  д. ,  так как УJМеньшение к .  п .  д.  увеличи
вает потребную мощность на  их привод и, соответственно , рас
ход газа через турбину. О11носительный ,р асход газа на  автоном 
ную тур бину ( отношение расхода через тур бину ·К общему р ас
ходу ,компонентов )  зависит от тяги двигателя и давления в 
камере сгорания и составляет 2-7-6 % . Примерно на·столько же 
падает удельная тяга  двигателя с автономной тур биной в ре
зультате выброса турбинного таза в атмосферу.  

Удельная тяга двигателя Руд.д при наличии автономной тур
бины для привода н асосов определится так :  

р = GкРуд . к + От Ру д .  т 
уд . д Gк + От ' 

где Руд.н - удельная тяга камеры;  
Gн - расход газов  череэ .ка,меру;  
Gт - расход газов через ТУiрбину; 

Руд.т - удельная тяга выхлопного сопла турбины. 
При з аданном начальном давлении п�ред тур•биной и задан

ной мощности удель,ная тяга двигателя будет зависеть от дав
ления на  выходе из турбины . При увеличении давления н а  выхо
де ·будет расти потребный расход газа через ту,р бину и удельная 
тяга ,выходного сопла турбины будет увеличиваться. 

Практически зависимость удельной  тяги двигателя от выход
ного давления слабая и выход:ное давление р2 выбирают таким,  
чтобы обеспечить сверхкритический перепад давлений в сопле 
ТУJрбины, или же назначают его исходя из з аданной тяги сопел 
турбиiНы как рулевых сопел, или, наконец, получают величину 
Р2 с учетом требований системы наддува .  

1 .4.2. С И СТЕМЫ П ИТАН ИЯ С ПРЕДКАМЕРН О Я ТУРБ И Н О й  

В случае применения системы питания с 1пр едкамерной тур 
биной полностью исключается снижение удельной тяги ЖР Д 
из-за зат,р аты топлива на пита,ние турбины. Особенно большое 
преимущества имеет схема с предкамерной ·тур биной при высо
ких давлениях в камере сгорания (выше 1 00-;-.. 1 20 бар) . 

Н а  рис .  1 . 1 8  показана схема  •системы питания с предкамер 
ной тур·биной, с газогенератором, р а ботающим на  основных 
компонентах топлива . Один из компонентов полностью пропуска 
ется через газогенер атор, а другой добавляется в количествах, 
необходимых для получения нужной температуры перед турби
ной .  Газогенер атор может р аботать как с избытком горючего 
( восстановительный газогенератор )  (см .  рис .  1 . 1 8 ) .  так и с иR
бытком окислителя ( окислительный газогенерато.р ) ( рис. 1 .  НН .  
Основное количество второго компонента поступает в жидком 
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виде непосредственно в камеру �сгорания . В камере п ро мехо n ит 
дожигание компонента, полностьrю прошедшего в газифициро
ванном виде чер ез турбину, совместно с компонентом ,  поступаю
щим в .камеру сгорания в жидкой фазе .  

Исходя из этих специфических условий р аботы t<амер ы  сго
р ания,  эта схема питания может быть названа еще и �схемой « С  

Рис. 1 . 1 8 . Схем а системы 
питания ЖР Д с nреддамер
ной турбиной, р аботающей 
на газе с избытком горю-

чего: 
1-насос горючего; 2-насос 
окислителя ; 3-восстановитель
ный газогенератор; 4-турбин а :  

5-!(амера сгорания 

5 

Рис. 1 . 1 9. Схема системы nи
rа ния ЖР Д с nредкамерной 
турбиной, работающей на 
га зе с избытком окислителя : 
/-насос горючего; 2-насос 
окислителя ;  3-турби н а ;  4-
окислительный газогенер атор ; 

б-камера сгорания 

дожиганием» .  Для осуществления р аботы по этой схеме давле
ние перед турбиной должно быть 6ольше давления в камере сго
рания .  Поэтому насосы системы питания с предкамерной турби 
ной должны обеспечивать более высокие давления ,  чем в систе
ме с автономной тур биной. В ряде случаев целесообразно иметь 
отдельный насос, питающий газогенератор с подачей к нему час
ти компонента после о�сновно:го насоса (рис .  1 .20 ) . 

В системе с предкамерной ту:р6иной при заданном давлении 
в камере сгорания давление ;перед турбиной определяется из 
условия  баланса ( р авенства )  мощности , по11ребляемой насосами ,  
и мощности турбины при  выбранной темпер атуре газа перед 
турбиной . Так rКак  через 1Предкамерную турбину проходит боль
Шой р асход газа ,  то предкамерная  тур бина  является высокорас
ходной. При большом р асходе газа для созда:ния необходимой 
мощности достаточен небольшой перепад давлений н а  тур бине. 
Поэтому предкамерная турбина  является турбиной с низкой сте
пенью падения давления ( б = 1 ,3+ 1 ,8, т. е. давление перед пред-
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камерной турбиной только н а  30--;-80 % превышает давление за  
тур биной ) .  Н апомним,  что  в случа� автономной турбины давле
ние 'Fiepeд турбиной в 20--;- 50 раз превышает давление  за турби
ной .  Желательно иметь меньшее давление и темпер атуру перед 
предкамерной турбиной, так ка.к наличие газогенератора и тру
бопроводов высокого давления при высокой темпер атуре газа 

снижает надежность ЖР Д и увели-

Рис. 1 .20. Схема системы пита
ния  ЖР Д с предкамерной тур
биной, работающей на газе с 
избытком окис.1ителя и имею
щей дополнительный ( газоге-

нераторный) насос горючего : 
!-насос горючего; 2-допо.,нитель
ныil насос горючего; 3-насос окис
л ителя ; 4-газогенератор; б-турби-

на; б-ка мера сгорания 

чивает его вес. 
К. п .  д .  насосов и турбины, не 

влияя на удельную тягу ЖР Д с 
предкамерной турбиной, оказывают 
влияние на  мас.су и надежнос:гь дви 
гательной установки. Чем меньше 
к .  п .  д. ,  тем больше должны быть 
давление и темпер атура газа перед 
турбиной ( в  газогенераторе) , чтобы 
обеспечить баланс  мощностей ТНА. 
Заметим, что давление за  н асо
сом газогенератора турбины ( см .  
рис .  1 .20) является максимальным 
дав.'!ением в тракте двигателя .  По
этому требование высоких к .  п .  д. 
насосов и тур бин совершенно обя 
зательно для ЖР Д с дожиганием . 

Логическим р азвитием схемы с 
дожиганием является схема , при ко
торой в камеру сгор ания поступают 
оба компонента в газифицирован 
ном виде. Эта ехема может быть на 
звана «газовой» ;  она показава н а  
рис .  1 .2 1 .  Газовая схема ЖРД по
зво.1яет реализовать более высокие 
давления в камере сгорания .  Для 
газификации компонентов использу

ются два газогенератора ,  один из которых работает при избытке 
горючего, а другой - при избытке окислителя .  Для осуществле
ния газовой схемы целесообр азно иметь две предкамерные тур 
бины ( в  случае  самореагирующих компонентов это требование 
обязательно ) . Каждая из турбин может приводить один насос, 
тогда в системе питания будет два ТНА ( см .  р аботу [32] ) , но 
можно установить турбины на  одном валу с насосами и тогда 
конструктивно получится один ТНА. При р азных давлениях в. 
газогенераторах  может оказаться целесообразным иметь отдель
ные насосы, питающие газогенераторы,  с подачей в них части 
компонентов после основных насосов. 

Условия р аботы и требования,  цр едъявляемые к насосам и 
турбинам газовой схемы,  такие же как и в схеме с дожиганием. 
В газовой схеме можно существенно снизить давдение и темпе-
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ратуру ' перед тур биной по  сравнению со схемой с дожиганием,  
так как расход газов,  проходящих через тур бины, велик (р аве� 
расходу компонентов) . Схема  )КР Д с mредкамер ной турбинои 
может быть выполнена без газогенератора  (рис. 1 .22) . В этом 

случае газификация одного из .компонентов происходит в рубаш
ке охлаждения камеры сгора:ния .  Газ после тур·бины поступает 

Рис. 1 .2 1 .  Схема системы питания 
ЖР Д с двумя предкамерными турби
нами (газовая схема «с дожига-

нием») : 
!-насос горючего ; 2--насос окислител я :  
3-восстановительный газогенератор ; 4-
окислительны й газогенератор ; б-турбины ; 

б-камера сгорани я  

1 t 
5 

Рис. 1 .22. Схема ЖР Д с 
нагревом рабочего тела 
rурбины в рубашке ох
лаждения камеры сгора-

ния :  
!--насос компонента,  явля
ющегося рабочим телом тур
бин ы ;  2-иасос второго ком
понента ; 3-турбина ;  4-ка 
мера  сгор ания ; б-клап анное 

устро lkтво 

в камеру •сгорания .  Тур бину, р аботающую по данной схеме, 
можно назвать предкамерной регенеративной тур.биной .  Эта схе
ма  осуществлена в американском двигателе RL- 1 0  ( см . р а боту 
[3 1 ] ) , где в качестве горючего используется жидкий водород, ко
торый газифицируется в рубашке камеры сгора·ния и посту;пает 
на  турбину. При  больших давлениях в камер е  сгорания энергии , 
отбираемой от камеры в системе охлаждения, оказывается недо
статочно д.1я обеспечения •необходимой мощности тур бины.  Это 
о бстоятельство огр аничивает применение данной схемы.  

Рассмотрение схем питания ЖР Д с турбонасосным агрегатом 
показывает, что 11ребования к насосам и турбинам,  условия их 
работы и параметры сильно различаются в зависимости от вы
бранной схемы системы питания ЖР Д. В дальнейшем (см .  разд. 
5. 1 )  особенности процесса и расчета насосов и турбин,  р а•бота
ющих в ЖР Д разных схем, будут рассмотрены более подробно. 



Глава 2 

Основы общей теории лопаточных 
.машин 

2 .1 .  О П Р ЕД ЕЛ Е Н И Е  Л О П АТО Ч Н О й  МАШ И НЫ 

Центробежный на·сос, осевой на•сос и о•севая турбина являют
ся преимущественными видами машинных агрегатов, использу
емых в системах питан ия жид,кос'11ных р акетных двигателей. 
Кроме  того, в системах пита1ния ЖР Д находят применевне ра 
диальные центростремительные тур,бины (см .  работу [63]) . Все 
эти атрегаты по принципу действия являются лопаточными ма 
шинами .  Р ассмотрение общей теории лопаточных м ашин позво
лит выявить общие з акономерности и свойства ,  'необходимые 
для понимания процессов, происходящих в .тюп аточных машинах 
различных типов, составляющих турбонасосвые агрегаты ЖР Д. 

В технике 1под терминами «лопаточная машина» ,  «лопастная 
машина» или «тур бомашина» понимают машИtну, в которой !Про
исходит преобразование внешней механической энергии (энер 
гии н а  валу) в энергию протекающей жидкости (газа )  или  нао
борот - преобразование энергии жидкости (газа )  во внешнюю 
механическую энергию, ·совершаемое пр и  обтекании потоком 
жидкости вращающейся лопаточной решетки (лопаточного вен
ца ) . Вращающаяся лопаточная решетка является р абочим  орга
ном машины, откуда и •происходит название - лопаточная,  или 
лопастная  машина .  Лопа'ГКИ УКiреплены  на  диске колеса .  Диск с 
лопаткам и  ·будем называть р абочим колесом .  Окончательно оп
ределение лоnаточной машины можно ·сформулировать так :  

Лопаточная :�tашина - это машина, в которой происходит из
менение энергии потока жидкости или газа в процессе обтека
ния лопаток вращающегося рабочего колеса. 

Н а  рис. 2 . 1 приведена схема р абочего колеса лопаточной ма 
шины в общем виде. Н а  валу  укреплено р абочее колесо. Колесо 
вращается с угловой скоростью ro, следовательно, любая точка 
колеса движется с окружной скоростью и :  

и=roR, (2 .  1 )  
где R - р адиус выбранной точюи .  
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Пото'к жидкости * движется от сечения /-/ ( вход) к сече
нию JI-1/ ( выход из  колеса ) . Обычно рабочее колесо лопаточ 
ной :\I ашины изображается меридиональным сечением (см . рис .  
2 . 1 , а) , т . е .  сечением плоскостью, проходящей через ось (на 
рис .  2 . 1 сечение по А-А ) ,  и проекцией на  плоскость, совпадаю
щую с плоскостью вращения (см .  рис. 2 . 1 ,  6) . Но эти проекции 

Б -

Il 

� - ..L 
а) О) j А 

РазВертка (В -В) 

Рис. 2. 1. Схема колеса диагональной лопаточной машины :  

а-меридиональное сечение ; б-вид по стрелке Б ; в-р азвертка 
сечения лопаток поверхностного вра щения с образующей В-В 

ча·сто не  выявляют формы лопаток, поэтому пользуюffся допол
нительным сечением ,  а именно сечением повер:юностью, 1Пред
ставляющей собой поверхность вращения, о бразующая ко·торой 
совпадает со  средней линией м�ридионального сечения (линия 
В-В на рис. 2 . 1 , а) .  В тех случаях, когда эта поверхность явля
ется плоской ,  цилиндричеокой или конической ,  ее развертка изо
бражается на плоскости чертежа без искажения . Обычно,  чтобы 
получить плоскостное изображение ·сечения лопаток, более слож
ные поверх;ности , <проходящие через оси каналов, заменяют уча 
стками конических или цилиндрических поверхностей . 

Н а рис .  2. 1 изобр ажена  развертка поверх.ности вращения с 
образующей В-В (см . .  рис .  2 . 1 ,  в) (для изобр ажения на  плоско
сти поверхность вращения ·с криволинейной образующей з амене-

"' Под жидкостью в этом р азделе будем понимать движущуюся среду. Она 
�южет быть капельной жидкостью или газом (паром ) .  
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на конической поверх:ностью) . При этом сечения лопаток обра 

зуют плоскую решетку профилей .. 
Лопаточные машины широко :пр именяются в технике и имеют 

различное назначение и конст:руктивное выполнение .  Ввиду м'ногообразия разновидностей лопаточных :'-.1 ашин проведем их клас
сификацию по ряду ·н аиболее характер ных приз:наков .  

2.2.  КЛА С С И Ф И КАЦ И Я  Л О П АТО Ч Н ЫХ МАШ И Н  

2. 2. 1 .  РАЗД ЕЛ Е Н И Е  Л О ПАТО Ч Н ЫХ МАШ И Н  
Н А  МАШ И Н ЬI-ДВИ ГАТЕЛ И И МАШ И Н Ы- И С П ОЛ Н ИТЕЛ И  

Клас·сификацию лопаточных машин можно провести п о  цело
му ряду приз·наков .  Один из наиболее существенных призна 
ков - потребляет машина мощность или  выдает. Другими сло
вами, является ли  она маши,ной-иополнителем или машиной-дви
гателем? По  этому признаку проведено разделение лопаточных 
машин в табл. 2 . 1 .  

Табли ц а  2. 1 

Разделение лопаточных машин на машины-двигатели 
и машины-исполнители 

Лопаточные машины-двигатели 
(машины с выдачей мощности) 

Гидравлические турбины 
Паравые турбины 
Г азавые турбины 
Турбодетандеры 
Ветряные двигатели 
Водяные напорные колеса 

Лопаточные машины-исполнители 
(ма шины с потреблением мощности) 

Насосы 
Компрессоры 
Вентиляторы 
Воздуходувки 
Воздушные винты 
Гребные винты 
Лопаточные гидротормоза 

У:кажем, что в настоящее в.ремя для гидросистем создаются 
обратимые а·грегаты, иоторые могут р аботать и на режиме насо
са ,  и на  режиме турбины, т .  е .  испоJiьзоваться и как машина-ис 
полнитель и как машина -двигатель. К группе комбинированных 
машин можно отнести гидромуфты или турбомуфты, которые 
включают в себя насос и турбину. Воздушные и гребные винты 
относятся к лопаточным машинам-движителям,  так как они ис
пользуют подведенную к ним мощность для отбр асывания масс  
воздуха или водь' и тем самым •создают силу тяги .  

Для лопаточной машины характерно обтекание движущейся 
жидкостью лопаток колеса без изменения объема внутренних 
полостей маши.ны .  Гидравлические объемные машины (см . разд. 
1 .  3 . 1 . 1 ) ,  в которых жидкость вытесняется лопатками из замкну
того объема (т. е . различные кол01вратные насосы с лопатками ) ,  
нельзя считать лопаточными м ашинами ,  хотя конструктивно они 
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1110гут иметь р а бочее колесо и лопатки . Р азличного рода водона 
,1 н вные колеса о�носятся к особой группе гидравлических ма 
шин, которые также не будем называть лопаточными машина 
:�ш.  Эти колеса приводятся в движение только под действием си ,1 ы тюкестя воды. Из водяных колес только напорные подливные 
колеса - простейшие водяные турбины - можно отнести к ло
па точны:-.1 :�1 ашинам .  

2 .  2 .  2 .  РАЗД ЕЛ Е Н И Е  Л О ПАТО Ч Н ЫХ МАШ И Н 
ПО СХЕМЕ УСТ РО й СТВА 

Лопаточная :-v1 ашина ,  как пр авило, состоит из  вращающихся 
р а бочих ко,'Iес и ·неподвиж·ных подводящих и отводящих уст
ройств, выполненных в виде сопел, •спрямляющих аппаратов, ко
жухов, сборников и т .  п .  Нал ичие ра бочего колеса обязательно 
для всякой лопаточной машины, а подводящие и отводящие уст-

Рис .  2.2. Схема ради
альной лопаточной 

машины : 
1-на nравля.ощий а п п а
рат на входе в рабочее 
колесо; 2-р абочее коле· 
со ; а-н апр авляющий ап
п а рат на выходе из ра· 

бочего колеса 

Рис. 2.3. Схема осевой ло
паточной машины:  

/-направляющий �ппарат на 
входе в р а бочее колесо; 2-ра
бо•rее колесо; а-на правляющий 
а ппарат на выходе из рабочего 

код ее а 

ройства  могут отсутствовать, н апример ,  винт и ветряной двига
тель их не имеют. 

Характерным признаком для .разделения по схеме устройства 
является ·н аправление течения р абочего тела относительно оеи 
вращения . В соответствии  с этим лопаточные машины делятся 
н а :  

а ) радиальные ( рис .  2.2 ) , в 1которых линии тока жидкости в 
р а бочем колесе образуют поверхности тока ,  близ.кие к плоско-
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стям ,  перпендикулярным оси вращения,  т .  е. образующая по
верхности тока на  основной части своей длины пер1пендикулярна 
оси (В-В на  рис. 2 .2 ) ; 

б) осевые ( р ис .  2.3) , в которых линии тока жидкости образу
ют поверхности тока, близкие к соосным круговым цилиндриче
ским поверхно.стям ,  т. е .  образующая повер�ности тока парал
лельна оси (В-В на ри,с . 2. 3) ; 

---
--

Рис. 2.4. Схема центробеж
ной радиальной лопаточной 

машины 

Рис. 2.5. Схема центростре
�штельной радиальной лопа

точной машины 

в ) диагональные ( см .  рис. 2.1) , в которых линии тока образу· 
ют поверхности вращения ·с обра·зующей, накл01ненной к оси под 
произвольным углом . 

На  схемах ,  приведенных на  рис .  2 .2 и 2.3 , цифрой 1 обозна 
чен направляющий аппарат на  входе в р абочее колесо, цифрой 
2-ра бочее колесо и цифрой 3-'направляющий аппарат на  вы
ходе из ·р абочего колеса .  

Радиальные и диагональные машины,  в свою очередь, под
разделяются на  центробежные и центростремительные (рис .  2.4 
и 2.5 соответственно ) .  В центробежных машинах перемещение 
частицы происходит с увеличением ее .р асстояния от оси вр аще
ния .  В центростремительных лопаточных машинах частица жид
кости перемещается с больших радиусов  на меньшие, т. е .  с 
уменьше.нием tр асстояния от оси вращения .  

Лопаточные машины-двигатели и лопаточные машины-испол
нители могут конструктивно выполняться 1как р адиальными (ди
агональными ) , так и осевыми.  Применяются лопаточные маши
ны, в которых проточная часть •может быть составлена из эле
ментов осевой и р адиальной машин .  

Как будет показано далее  (см . разд. 2 . 1 2 .3 и 2. 1 2 .5 ) , выбор 
конкретной схем ы  лопаточной машины определяется соотноше-
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нием частоты вращения рабочего колеса,  объемного расхода и 

удельной р аботы. 

2. 2 .  3. РАЗДЕЛ ЕН И Е  Л О ПАТОЧ Н ЫХ МАШ И Н  
П О Ч И СЛ У  СТУП ЕН Е И 

Следующим  .приз.наком клас,сификации примем число сту

пеней . 
Ступенью лопаточной м ашины будем называть сочетание ра -

бочего колеса с подводящими  и отводящими устройствами .  Сле

довательно, на  рис .  2 .2, 2 .3 ,  2 .4 были изобр ажены одноступенча 

тые  лопаточные машины.  В технике часто применяют многосту
пенчатые лопаточные машины.  
Многоступенчатые машины могут 
включать в себя как осевые, так 
и радиальные ступени в различ
ных комбинациях. Число ступе- __ fL"����::ц:.:� 

ней лопаточной машины опреде-

Рис. 2.6 . Схема двухступенчатой 
осевой лопаточной м ашины 

--

Рис. 2.7. Схема двухступенча
той комбинированной лопаточ

ной машины 

ляется числом р абочих колес.  Так, на рис. 2.6 изображена схема 
осевой двухступенчатой лопаточной машины .  Н а  рис. 2 .7 изобра
жена схема  двухступенчатой лопаточной машины, у которой пер
вая  ступень осевая ,  а вторая  - радиальная .  

Большое число ,ступеней ( котор ое может измеряться десятка
ми ) имеют осевые компрессоры и паравые тур бины стационар 
ных установок. В системах питания ЖР Д число ступеней лопа 
точных машин обычно не лревышает двух. Это, в свою очередь, 
связано с высокими угловыми скоростнми лопаточных м ашин 
ЖР Д и с тре бованием ограничения их м ассы. 

Для подачи  с высоким давлением жидкого водорода, имею
щего малую плотность, требуется большой напор .  Число ступе
ней насоса при  этом существенно увеличивается и может дости
гать 4-+- 8 ( см . рис. 1 . 1 3 ) . 

Рассмотрим коротко основные этаiПЫ р азвития лопаточных 
машин .  

3 7  



2.3. ОСНОВНЫЕ ЭТАПЫ РАЗВИТИЯ ЛОПАТОЧНЫ Х  
МАШИН 

Подливное водяное колесо и nростейшее ветряное колесо являются древ
нейшими двигательными устройствами, работающими по принципу лопаточ
ных машин (см. работу [43] ) . 

Теоретические основы расчета гидравлических лоnаточflых м ашин были 
заложены Даниилом Бернулли и Леонардом Эйлером. БоJiьшую роль сыграл 
труд Д. Бернулли, вышедший в 1 733 г . ,  «Гидравлика ,  или записка о сидах 
и движении жидкостей». 

В 1 750 г. венгерским ученым Сегнером была изобретена реактивная гид
ра влическая турбина - так называемое «Сеrнерово колесо». Л. Эйлер в 1 754 г. 
выпустил труд «Более nолная теория машин, nриводимых в движение дейст
вием воды», где дад теорию сегнерона колеса и разработал общие nодоженин 
теории долаточных гидравлических м ашин. Там же Эirдером была высказана 
идея о nрименении турбины, состоящей из наnравляющего аnпарата и рабо
чего колеса. 

XIX век характеризуется бурным развитием и расnространением лопа
точных машин. Лоn аточные насосы, вентиляторы, гидравлические и nаравые 
турбины nолучили особенно широкое р асnространение в конце XIX века в 
связи с р азвитием быстрохоZJ;ных электродвигателей и электрических генера
торов. 

Развитие газовых турбин было задержано отсутствием жаропрочных ма
териалов и высокоэффективных комnрессоров. Большой вклад в развитие га
зовых турбин сделали русские ученые и инженеры. В 1 892 г. П. Д. Кузьмин
еким был разработан проект и была построена nервая в мире газовая турби
на неnрерывного действия. Большое значение для р азвития паровых турбин 
имели труды шведского инженера Густава Л аваля и английского инженера 
Чарльза Парсонса. 

Развитие авиации обусловило создание винтов - л оnаточных м ашин-дви
жителей. В елика заслуга Н. Е.  Жуковского в деле создания лоnаточных ма · 
шин и , в частности, винтов. Созданная и м  в 1 890- 1 900 гг. теория nодъемной 
силы крыла стала основой для расчета не только крыльев са молетов, но и ло
пастей турбин, винтов и насосов .  

В СССР производство nаровых турбин, центробежных насосов, гидротур
бин было н ачато еще в 1 92 1  г. по nлану ГОЭЛРО. В настоящее время во 
всех отраслях советской техники nрименяются лопаточные машины. 

Важную роль лоnаточные м ашины играют в авиационной технике. Газо
турбинный двигатель - двигате.lь, имеющий в качестве обязательных состав
ных частей турбину и компрессор, - является основным типом современных 
авиационных двигателей. Создание жидкостных р акетных двигателей nотре
бовало применения центробежных и осевых насосов для nодачи тоnлива и 
турбин для привода насосов. 

Расчет и конструирование современной лоnаточной машины требуют боль
шого комnлекса знаний. В целом ряде научных и конструкторских коллекти
вов усnешно разрабатываются вопросы теории и nракти.ки лопаточных машин. 

2. 4.  ОСНОВНЫ Е СВО И СТВА Л ОПАТОЧНЫХ МАШИН 

Рассмотрим, какими же особенностями и преимуществами 
перед другими типами м ашин обладают лопаточные машины и 
что обусловило их чрезвычайно широкое применение .  

Перечислим  ос.нов:ные, наиболее общие, свойства лопаточных 
машин.  

1 .  Непрерывность действия .  Лопаточные машины - машины 
непрерывного, а не  цикличного действия, они пропускают в еди
ницу времени большое количество ра1бочего тела ; лозтому они 

38 



о бладают хорошими удельными показателями - уделЬ'ной мас
сой , удель.ным объе�юм и т .  п .  

2 .  Высокие скорости рабочего органа .  Р а.бочие колеса лопа 
точных машин могут иметь большие окружные скорости .  Чем 
больше будет окружная скорость, тем больше будет работа,  !При 
ходящаяся на  единицу расхода р абочего тела ,  :как  это следует 
из уравнения  Эйлера t см .  далее ,р азд. 2 .7 . 1 ) .  Предел увеличению 
окружных скоростей ставит ·прочность материала р абочего коле
са , так как при  больших скоростях :н а рабочее колесо действуют 
громад.ные инерционные усилия .  

В настоящее время м аксималь·ные окружные скорости цент
робежных компрессоров приближаются к 500-+-600 м/сек, а ок
ружные скоропи турбин, р аботающих в ·более тяжелых темпера 
турных условиях, к 350-+-450 м/сек. При таких окружных скоро
стях рабочие колеса малоразмер·ных турбИ1н и 'I{Омпреесоров 
и меют частоту вращения порядка 3000-;-- 1 0000 1 /сек . Наиболь
шую частоту вращения (до 1 0000 1 /сек) имеют турбины холо
дильных машин .  Благодаря высоким значениям частоты враще
ния лопаточные машины имеют, как правило, небольшие значе
ния уд�льной м ассы, т .  е .  м ассы, п риходящейся на единицу мощ
ности .  

3. Возможность достижения в одном агрегате практически 
неограниченных мощностей и .расходов рабочего тела .  Так, в на 
стоящее время турбина является двигателем,  способным разви
вать наибольшие 'Мощности в течение !Продолжительного време
ни. Мощность отдельных ,п аровых турбин и гидротурбин дохо
дит до 500-+-800 тысяч квт. В то же время,  в приборостроении 
применяют.ся Т)liр бины, мощность которых изм�ряется нескольки
ми ваттами .  

Большие промышленные вентиляторы прокачивают тысячи 
кубических метров воздуха в секунду, а .водяные наоосы - де
:еятки кубических метров воды в секунду ;  в то же время,  имеют
ся лопаточные насосы с производителыностыо меньше 0, 1 л/сек. 

4. Возможность достижения высокого коэффициента полез
ного действия .  Коэффициент полезного действия, т .  е .  отношение 
полезной мощности к располагаемой, у современных лопаточных 
машин может достигать значения 0,8-т-0,9. Лопаточные м ашины 
авиационных газотурбинных двигателей - турбины и осевые 
компрессоры - имеЮт значения к.  п .  д. ,  в отдельных случаях пре
восходящие 0,9. 

5. Уравновешенность. Принципиалыно возможно обеспечить 
р аботу лопаточной машины без действия неу.р авновешенных сил 
ин�рции. Неуравновешенные силы инерции в лопаточных маши
нах могут 'появиться только в результате погрешностей пр и  из 
готовлении .  Практически они •СВодятся ' К  допустимому минимуму 
динамической балансировкой роторов машин . В ТНА ЖР Д ро
тор можно сбалансировать с точностью до 1 0-4 н · м. Уравнове
шенность м ашины являе11ся ценным эксплуатационным свойст-
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вом.  На·грузки на  опоры,  р аму, фундамент рез.ко уменьшаются , 
и вся конструкция может быть выполнена более легкой .  В этом 
заключается существенное преимущества лопаточных машин пе
ред поршневыми машинами ,  имеющими кривошипно-шатунный 
механиз'м ,  •кот01рый всегда неуравновешен . 

6. Высокая надежность и простота обслуживания ,  являющи
еся ценными эксплуатационными качества ми лопаточных машин.  

7. Удобство соединения с электродвигателями,  генераторами 
и друг с другом.  Лопаточные машины как машины вращатель
ного движения легко соединяются с электром ашина·ми .  Кроме 
того, привод лопаточной машины, 'потребляющей мощность 
(компрессор,  насос) , от лопаточной машИ:ны-двигателя (турби
на) леr:ко осуществить непосредственным их объединенИем . Та
кие агрегаты широко распространены в технике. Настоящий 
КУ\Р·С посвящен теории и р асчету а1грегата как раз  та,кого вида 
тур·бонасос:ного агретата жидкост!Ного ракетного двигателя.  
Правда, в отдельных случаях в ТНА ЖР Д применяют шестерен
чатый перебор между насосами и турбиной (см. рис .  1 .  1 4 ) , но 
эта .схема не типична для современных ЖР Д. 

Этим не исчерпываются нсе характерные свойства лопаточ
ных машин. Выше были указаны только наиболее существенные 
и общие черты для в-сех типов лопаточных машин.  В каждом 
частном случае  применения лопаточной машины существуют 
свои особенности, преимущества и недостатки ее по сравнению с 
другими типами м ашин .  

2.5. П АРАМ ЕТ Р Ы  Л О П АТО Ч Н ЫХ Р Е Ш ЕТО К 

Лопаточные решетки (лопатоЧJные венцы) , образующие сту
пень лопаточной машины, трехмерны, но если  ступень рассечь 
соооными поверхностями вращения,  отстоящими по нормали на 
бесконечно малом раестоя1нии (например , для осевой машин ы 
цилиндрическими поверхностями) , т о  'получим элементарную 
ступень лопаточной машины,  состоящую в развертке из двухмер
ных плоских лопаточных решеток профилей.  

В теории лопаточных машин часто вместо р ассмотрения 
имеющегося в действител�>ности обтекания лопаток простран
сrвенным неустановившимся потоком жидкости ограничиваются 
расомо'Лрением двухмер.ного установившегася обтекания плоских 
решеток по ряду сечений,  т. е .  рассматривают идеализирован.ные 
схемы течения (с цилиндриче.скими повер:х,ностями тока для осе
вых машин и шюскими поверхностями тока для чисто радиаль
ных машин ) . 

Плоская лопаточная решетка состоит из плоских единичных 
лопаточных профилей. Рассмо11рим основные параметры единич
ного плооко·го лопаточного профиля и плоской лопаточной ре
шетки . 

На  рис . 2 .8  представлен единичный лопаточный профиль. 
Геометр ическое место центров окружностей, вписанных в про-
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филь, �бразует среднюю линию профиля.  В общем ,случае любая 
точка профиля может быть задана  двумя координатами - х и у .  
Ось х обычно направляется по линии ,  соединяющей н аиболее 

удаленные точки средней линии 1Профиля, называемой хордой .  
Вогнутая ча,сть (!JJрофиля называется корытцем,  выпуклая 
часть - спинкой .  Координаты точек, образующих опинку, имеют 
индекс « С», а координаты точек, образующих корытце, - индекс 
«·К » .  

Для задания профиля используются еще такие понятия :  

х 

Рис. 2 .8 .  Л опаточный профиль с обозначением основных 
размеров 

Dmax - максимальная толщина профиля, или максимальный 
диаметр окружности, вписанной в контур 1профиля ;  fmax - м ак
симальный прогиб  ,средней линии профиля, или наибольшее уда 
ление средней линии профиля от хорды. 
- .  Часто все величи1ны, характеризующие ,црофиль, з адаются в 

относительных координатах,  в долях от хорды Ьл . Н апример, от
носительная максимальная толщина Dmax·=Dmaxfbл и т. д. Вход
ные и выходные к1ромки профиля могут выполняться скруглен
ными или острыми .  

Н а  рис .  2 .9  представлена 'ПЛоская прямая решетка профилей, 
а 'н а рис .  2 . 1 0 - плоская круговая решетка профилей . Плоская 
прямая  решетка профиJiей получается при  р азвертке сечения ло 
паток осевой м ашины цилиндрической поверхностью ,с осью, сов
падающей с осью вращения .  Плоская круговая решетка профи 
лей получается при сечении лопаток радиальной машины плос
костью, перпендикулярной оси вращения .  

Линия,  проходящая через крайние точки входных кромок, н а 
зывается входным фронтом плоской решетки (линия 1-1 на 
рис .  2 .9 ) . Линия,  проходящая ч�рез крайние точки выходных 
кромок плос:кой лопаточной решетки, образует выходной фронт 
решетки (линия 2-2 на  рис .  2.9) . В 1Плоокой прямой решет·ке 
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фронтом является прямая линия ,  в плоской круговой решетке 
окружность. 

Расстояние по фронту между соответствующими точками со
седних профилей называется шагом решетки t. Для прямой ре
шетки шаг  н а  входе в решетку равен шагу на выходе из нее. 

Рис .  2.9. Плоская прямая лопаточная решетка 

Для ·:юр)"говой решетки величины ш а1гов 'На  входе в решетку и н а  
выходе и з  нее р азличаются между собой (с·м. рис. 2. 1 0 ) . Угол,  
составляемый хордой профиля и фронтом плоокой решетки, на
зывается установочным углом х (см.  рис .  2 .9) . 

Фронт 
решетки 

Рис. 2. 10. Плоская круговая :юпаточная решетка 

Для плоской решетки введем понятие шириньr. р ешетки Ь .  
Шири.на решетки - р аостояние п о  нормали между фронтами ре
шетки. Плоская прямая лопаточная решет.ка будет полностью 
задана профилем, углом установки и шагом решетки. Для зада 
ния плоской круговой лопаточной решет.ки н адо знать еще диа
метр окружности на  входе в решетку или на  выходе из нее . 
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Для исследования течения через плоскую лопаточную р ешет
ку важную ,роль играют входные и выходные углы профиля 
решетки.  Обычно входной угол профиля в решетке � 1 л определя
ется как у1гол,  составленный касательной к средней линии про
филя в началыной ее точке и входным фронтом реше11ки или 
касательной к входному фронту решетки ( см.  рис. 2.9 и 2 . 1 О) . 
Выходной угол профиля решетки будем обозначать �2л· 

Угол О ( см .  рис. 2.9) характеризует угол изгиба профиля : 

О= 180° - (�Iл + �2л)0 • 

Рис. 2. 1 1 . Конфузорная лопаточная ре
шетка 

Важным параметром плоской решетки является ее густота ,  
или о11ношение хорды ·к  ш аrгу : 

Ь =� л 
t 

или обратное отношение, называемое о11носительным шагом :  
- t tл = - .  

hл 

Часто густота и о'l"носительный шаг определяются по величи
не ширины решетки : 

- ь - t Ь =- и t =-. 
t ь 

Плоские лопаточные реше11ки ·могут образовывать .ка,налы 
различной формы. О форме межлопаточного канала решетки 
можно судить, если между соседними профилями вписать окруж
ности так, чтобы они ка·сались обоих профилей (рис .  2 . 1 1 ) .  Цент-
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ры этих окружностей образуют среднюю линию межлопаточного 
канала .  Если  среднюю линию канала выпрямить, то огибающие 
вписанных о,круж.ностей образуют прямоосный межлопаточный 
канал .  

Рис .  2 . 1 2. Диффузорнан лопаточная решетка 

Решетки ,  межлопаточные каналы которых сужаются ( конфу
зо.рные решетки ,  см . tрис .  2 . 1 1 ) , обеспечивают ускорение потока 
ж идкости . К решеткам,  о беС'печивающим ускорение потока ,  но 
уже в сверхзвуковом потоке, О'Гносятся и такие решетки, межло-

Рис. 2. 1 3 . Решетка для активных .1опаточных м ашин 

паточные 'каналы которых сначала сужаются, а потом р асширя
ются (см .  далее рис .  4 . 1 7 ) . 

Для дозвуковых скоростей лопаточные решетки с расширяю
щимися межлопаточными каналами являются диффузорными ре-
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шеткюш, обеспечивающими торможение потока жидкости (рис. 
2 . 1 2 ) . 

Решетка может иметь одинаковые 'llроходные сечения на вхо
де и !Н а выходе. Такие решетки (рис . 2 . 1 3 )  применяются в актив
ных лопаточных машинах ( см .  далее разд. 2 .9 ) . 

Тур бинные решетки, ка'к правило, конфузорные, а р ешетки 
ко;-.юрессоров и насосов - диффузор,ные .  Активные решетки при
�J еня ются и в тех и в других машинах .  

2.  6. К И Н ЕМАТ И Ч ЕС К И Е СООТ Н О Ш Е Н И Я  
ДЛ Я Л О П АТОЧ Н ЫХ МАШ И Н  

2.6. 1 .  О С Н ОВН Ы Е  СВЕДЕН ИЯ 

При гид:родинамичеоком р асчете решеток лопаточных машин 
решаются задачи двух видов - так н азываемые, прямая  и об
ратная задачи .  Прямая задача - ощределение поля скоростей 
потока жидкости через данную решет.ку при  заданных .гра'нич
ных условиях.  Обратная задача - построение решеток, удовлет
воряющих определенному оптимальному закону распределения 
скоростей . При решении прямой и обратной  задач в общем слу
чае надо р а·ссматривать т1рех·мерный поток, а п.рименительно к 

плоским решеткам - двухмерный ,поток. Для решения этих за 
дач пр иходится выполнять достаточно трудоемкие расчеты. Эле
менты двухмерной теории течения в плоских решетках будут из
ложены ниже.  В настоящем разделе будем р ассматривать осред
ненные по сечению величины с1коростей , т.  е. будем исходить из 
одномерной теории течения .  Несмотря на очевидное упрощение 
картины течения ,  одномерная  теория позволяет р ассмотреть 
М'ногие закономерности лопаточных ·м ашин .  

· ·  В общем ·случае  вектор абсолютной скорости ; можно р а:зло-
- ... 

жить н а  тl.?.и составляющих : оwружную - С и ,  радиальную - Cr и 

осевую - Cz ( рис .  2 . 1 4 )  * . Окружная 'Составляющая скорости ле
жит в плоскости вр ащения и нап,равлена по линии вектора  ок
ружной скорости .  Р адиальная  и осевая составляющие Cr и Cz ле
ж ат в плоскост и, которая  1Называе11оя меридиональной.  Эта пло
скость проходит через ось вращения лопаточной машины.  Про
екции скоростей на эт у плоскость 'будем обозначать индек
сом « m » .  

Меридиональная  составляющая ско,рости C m  являе11ся суммой 
р адиа.'!ь·ной и осевой составляющих ( см .  рис .  2 . 1 4 ) : 

ф В дальней шем для упрощения записи знак вектора над символом, обозна ;ающнм скорость, будем писа1 Ь лишь в тех случаях , когда это абсоJJютно 
I < е о u х о щ ш о  
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Абсолютная скорость с полностью определяется меридио
нальной составляющей Cm и окружной составляющей скорости 
Си : 

с = ст+си . 
Окружная составляющая Си характеризует «закрутку» пото

ка и непосредственно связана с величиной удельной работы, 
как будет покя зано ниже. Меридиональная составляющая Cm 
определяется объемным расходом жидкости через лопаточную 
машину и нормальным к направлению составляющей Cm сечени
ем, которое будем обозначать Fm. Практически поток может не 
заполнять все сечение из-за наличия отрывных зон .  В общем 
случае 

Fm = aFmp, 
где а - ,коэффициент сужения сечения ( а <  1 ) ; 

Fmp - расчетное проходное сечение .  
Обычно полагаем а= 1 .  Величина скорости Cm найдется из 

уравнения неразрывности : 
G =QcmF"" 

где G - ма.ссовый расход в кг/сек; 
Q - плотность в кг;мз. 

Для Q = const 

cm =_g_, Fm 
где Q - объемный расход в м3/сек. 

l!z.. -

Мершlионоль 
НОН ЛЛОСКQС/11Ь 

Рис. 2. 1 4. Разложение абсолютной скорости на ее со
ставляющие (параллелепипед абсолютной скорости) 

(2 .  2) 

(2 .  3)  

Зная абсолютную окорость жидкости с и окруж.ную скорость 
колеса (переносную скорость)  и, легко найти,  применяя общее 
правило сложения скоростей сложного движения ,  скорость жид
кости относительно перемещающейся лопатки - относительную 
скорость w :  

w = c - u. ( 2 . 4) 
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Эти три  вектор а лежат в одной плоскости , заштрихО'Ванной 
на  рис .  2 . 1 4 .  Перенеся эту плоскость на  плоскость чертежа,  'МО

жем получить для любой лопаточной машины план скоростей, 
или треуrол!iник скоростей ,  т .  е .  1построение ,  показывающее век
торную связь а бсолютной , относительной и окружной скоростей. 

мерцоuональ 
ная плоскость 

Рис. 2 . 1 5. Разложение абсолютной скорости на ее 
сос1 авляющие для осевой лонато•шой машины 

Для чисто осевой лопаточной машины меридиональная состав
ляющая скорости равна  осевой, а для чисто радиальной маши
ны она равна р адиа.'lьной составляющей скорости, т .  е .  

для осевой машины с,;= О и Cm = Cz, 
а для р адиальной Cz=O и Cm=Cr. 

Следовательно, для осевой лопаточной машины параллелепи
пед, получаемый при раз.'Iожении вектора  абсолютной скорости 

и 

1 Мериоиональ-
-- _ -l ная плоскость 

Cz = O  

' 
' 

' 
' 

Рис. 2. 1 6. Разложение абсо.1ютной скорости на ее со-
ставляющие для радиальной лопаточной машины 

на составляющие ( см .  рис. 2 . 1 4 ) , заменится параллелоrраммом, 
распо.'lоженным в плоскости, касательной к соосной цилиндриче
ской поверхности (рис. 2 . 1 5 ) . В этой 1плоскости и будет произво
диться  �построение :планов скоростей для осевой машины.  

Для чисто р адиальной лопаточной машины параллелепипед 
вектора абсолютшой скорости (см .  рис .  2 . 1 4 )  заменяется парал-
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лелограммом,  в плоскости которого , явля ющейся плоскостью 
вращения, и будет производиться построение планов скоростей 
(рис. 2 . 1 6) .  

2.6.2. ВХОД В КОЛ ЕСО 

Будем полагать, что вектор а бсолютной скорости на входе в 
межлопаточные каналы с 1  известен или его можно найти. В об-
щем случае он определяется 

··, 

и, 

Рис. 2. 1 7. Треугольник скоростей 
на входе в колесо лопаточной ма 

шины 

двумя составляющим и - мер идио
нальной c 1 m и окружной C 1 u · Ме
ридиональная составляющая оп
ределяется величиной qбъемного 
расхода Q и нормальным к мери
диональной составляющей скоро
сти проходным сечением колеса 
непосредственно перед лопатками 
F1т [ см .  уравнение (2 .3 ) ] .  

Окру.*ная составляющая ско
рости на входе C 1 u  находится из 
условий течения жидкости в под
водящем устройстве. 

Для входа в колесо можно з а 
писать соотношение :  

где и1 - окружная С'Корость на с,реднем диаметре входных кро
мок лопаток.  

Сrоорости с 1 , w 1 и u 1  лежат в плоскости, проходящей через 
векторы c1m и u 1 •  При построении планов эту плоскость совмеща 
ют ·С плоскостью чертежа .  Примем направление вертикали в 
плоскости чертежа з а  меридиональное направление (направле
ние екорости c 1m) ,  тогда окружная  скорость u1 изобразится от
резком гQризонтальной линии и w 1 найдется ка·к р азность векто-
ров с 1 и и1 ( рис .  2 . 1 7 ) . · 

У,гол а1 - это угол между 1направлением потока в а бсолют
ном движении и направлением оrоружной скорости. 

Угол В 1 являет.ся углом между ti аправлением потока в отно
сительном движении ,  определяемым вектором w1 , и направлени 
ем окружной скорости - для турбины и обратным направлени 
ем - для насоса .  В общем случае  угол В 1 может не совпадать с 
углом Наi{ЛОНа  лопатки В 1 л . Угол t - между напр авлением пото
ка :в относите�ьном движении при входе н а  лопатку и направ.rrе
нием входной кромки .rrопатки - называется углом атаки.  Сле
довательно, угол атаки i опреде.rrяется уг.rrом между вектором 
скорости W1 и касательной к средней линии профиля лопатки на  
входе . 
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2.6.3.  Т Е Ч Е Н И Е  П О  М ЕЖЛ О ПАТОЧ Н ЫМ КАНАЛАМ 
КОЛ ЕСА И НА ВЫХОД Е И З  КОЛ ЕСА 

Для того чтобы найти а-бсолютную скорость жидкости в .ТI Ю ·  
бой точке меzклопаточного канала н а  пекотором расстоянии от  
входа н а  лопатки , надо произвести векторное сложение относи 
тельной скорости жидкости в канале w и переносной скорости и. 
Относительная скорость w на любом р адиусе внутри межлопа 
точного канала найдется по направлению, которое определяется 

"' 

--�-zm 

� +· и 

Рис .  2 . 1 8 . К построению треугольников скоростей в межлопаточных каналах 
и на выходе из колеса центробежного насоса 

в первом приближении направлением средней линии лопатки 
(угол �л) , и по величине меридиональной составляющей скоро-

. .  ,сти Стл (рис .  2 .  1 8 ) .  Предположение относительно того ,  что на 
правление касательной к средней линии профиля параллельна 
относительной скорости, строго говоря,  справедливо лишь для 
решетки , состоящей из бесконечно большого числа бесконечно 
тонких прrJфилей.  При необходимости векторы скоростей, соот
ветствующие этой расчетной схеме, будем отмечать знаком  оо 
(z= oo ) . 

Для нахождения величины ооредненной окорасти ннутри 
межлопаточного канала :необходимо  учитывать толщину профи
ля вместе с толщиной вытеснения пограничного слоя .  При от
р ывном обтекании следует учитывать толщину отрывной зоны .  

В первом приближении ,  особенно для машин,  в которых про 
ходные сечения  соизмерим ы  с сечением , загромождаемым ло
п атками ,  учитывается только толщина лопаток ( например, в н а 
сосах) . 

Определение меридиональной с корости с у четом толщины ло
паток в сечении колеса , р асположенном на  произвольнам ради-
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усе, проведем на  примере центробежного колеса  (см .  рис .  2. 1 8) .  
Проходное сечение .колеса ( р адиус r) обозначим Fm, проходное 
сечение на  том же радиусе r с учетом толщины лопаток обозна чим Fmл·  Отношение Fт/Fтл представляет собой коэффициент 
сужения сечения ;  обозначим его k. Сечения Fm и Fmл можно вы
числить через шаг  лопаток t ( t = 2'Лr/z, ·где z - число лопаток) ; 
тогда 

k =-F_m_ = -_;;_z_th __ = -- ;  
Fm л z (t - a) b t - a 

F = Fm =21trb 
т л k k о 

(2 . 5 ) 

(2 . 6 ) 

Здесь а - толщина лопаток, определенная по дуге окружно
сти (приближенно i!I O  хорде) . Связь между нормальной толщи
ной б и толщиной а легко устанавливается из р ассмотрения 
рис. 2 . 1 8 : 

о а = -- . 
s in �л 

(2 . 7) 

Для нахождения меридианалыной скорости с учетом толщи� 
ны лопаток в сечении коле-са ,  р а.сшоложенном на произвольнам 
радиусе, воспользуем.ся формулой, tнепосредстве.нно вытекающей из формулы (2 .3 ) : 

cm л = cmk,  ( 2 . 8 )  

где k, с учетом выражений (2 . 4 )  и (2 .6 ) , можно записать в виде 

1 k = -----

1 - --

t s in �л 
( 2 . 9) 

Здесь Стл - меридиональная скорость с учетом толщины лопаток ; 
Cm - меридиональная скорость •без учета толщины .rюпа 

ток. 
Отно.сительная с.корость в произвольнам сечении  ко.ТJеса с 

учетом толщины лопаток найдет·ся построением 11реугольника 
скоростей по известным окоростям Стл и и и ло углу �II ( см . 
рис. 2. 1 8) , или из соотношения 

С т л W ·oo = -- . л 
s in �л (2 . 10) 

Треу.гольники скоростей на  выходе из колес& строятся так 
же ,  как и для произвольнога сечения, но без учета сужения се
чения лопатками .  

На  рис .  2.  18  показано взаимное расположение векторов ско
ростей относительного, nереноснаго и а·бсолютного движения на 
примере центробежной лопаточной машины (насоса )  д.'lя произ-
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волынога и выходного р адиусов. Там же показаны линии тока 
жи.��Jкости для колеса центробежного насоса (при z = oo)  в отно
сительном (а ) и абсолю'tном (б) движении .  

2.6.4. ПРИМЕРЫ ПОСТРО Е Н ИЯ ПЛА Н ОВ СКОРОСТЕ й  

На рис. 2 . 1 9  представлены основные сечения ступени осевой 
лопаточной машины (осевого насоса ) . Такими сечениями явля
ются меридионалЬ'ное сечение (а ) и развер11ка цюшндрического 
сечения лопаточных решеток (б) (диаметр цилиндра равен сред
нему диаметру ступени, его образующая /-1) . В общем cJiyчae 
ступень осевого насоса имеет 1направляющий аппарат н а  входе 

Рис. 2 .  1 9. Характерные сечения ступени осевого насоса и 
треугольники скоростей : 

а-м еридиональное сечение ; б-ра звертка цилиндрического сечения 
с образующей /-/ 

и спрямJiяющий: аппарат на  выходе .  НаправJiяющий аппарат 
обеспечивает необходим� закрутку потока на  входе в кoJieco 
(c i u ) .  Спрямляющий аппарат явJiяется диффузорным устройст
вом, преобразующим кинетическую энергию в энергию дав:Jiения. 

Построение планов (треуголЬ'ников) скоростей (рис. 2 .20 )  
будем проводить для среднего диаметра Dcp· ПредпоJiожим, что 
поток жидкости на входе в кoJieco имеет окружную составляю
щую c 1 u  (часто она бывает равна  нуJiю) . Меридиональная сос
тавJiяющая (в данном cJiyчae осевая)  найдется из сооmошения 

Ct m =�. 
(2 . 11) 

Flm 
В данном случае F1m - кольцевое сечение высотой h1 п :  

Flm ='ftDcphlл •  ( 2 .  12) 
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Зная объемный расход или определив его как  частное от де
ления массового расхода н а  плотность : 

Q ==� 1 ' 
Q l  

найдем величину скорости C 1 z = C 1m :  

Рис .  2.20. Построение треугольников -::коростей для 
осевого насоса 

(2 .  1 3)  

( 2 . 1 4) 

Имея две проеrкции абсолю"ГНОЙ скорости C 1 u  и c 1 z  и зная ве
личину и направление окружной скорости и, построим треуголь
ник скоростей .на входе в лопаточную решетку. На  рис .  2 .20 по
рядок построе.ния отмечен цифра1ми в кружочках . Направление 
w 1 определяется соотношением скоростей с1  и и и в общем слу
чае может соста влять с направлением касательной к профилю 
лопатки н а  входе угол атаки i .  

Для пос11роения треугольника скоростей н а  выходе из осевой 
лопаточной решетки найдем величину осевой составляющей а б
солютной сжорости. Она определяется объемным р асходом жид
кости и 1проходным сечением на  выходе из р ешетки : 

Q2 
С2z = С2т = -- , F2m 

где F2т - 1проходное сечение на  выходе из решетки : 

F 2m =ЛD,срh2л '  

( 2 .  1 5 )  

(2 .  16 )  

Кроме величины осевой составляющей скорости, известно в 
первом приближении направление потока на  выходе из решетки .  
Будем считать, что направление относительной скорости на  вы
ходе из м ежлопаточного канала совпадает с выходным угло�1 
лопаток (:р асчетная  схема  z = оо ) . Тогда треугольник скоростей 
полностью определяется ( см .  рис. 2 .20 ) .  Абсолютная  скорость 
на выходе из колеса с2 найден а по в еличине и напр авлению .  
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Приведем построение планов скоростей для осевой турбины.  
На рис .  2 .2 1 изображены .необходимые 1Проекции ,  выявляющие 
фор:-.1у и размеры осевой турбины - меридиональное сечение п о  
1-1, сечение в пла.не Jl-JJ и развертка цилиндрического сече
ния с диаметром, �р авным среднему диаме11ру турбины. 

Направляющий аппарат  н а  входе в тур бину, обычно называ 
емый сопловым аппарато·м , обеспечивая расширение газа  и уско
рение его, должен обеспечить такое напр авление абсолютной 
скорости на  входе в колесо турбины ( а 1 ) , чтобы получить боль-

I - 1  

�----Dcp 

oJ 8) 
Рис. 2.2 1 .  Хар актерные сечения осевой турбины и треугольники скоростей : 

а- м е ридион ал ьное сеч ен ие ; б-сеч ен и е  в пл а не ;  в-р азвертка ци.тrиндрического сеч ени я 
( увеличено в два раза по сравнению с а и б)  

шую в_:личину окружной �оставляющей c 1 u . Таким образом,  ско 
рость с 1  задана . В остальном построение не  требует пояснения .  
Н а  рис .  2 .2 1 rприведены планы скоростей непосредственно у про
фи.hей, а на  рис .  2 .22 даны совмещенные планы скоростей для 
входа в р абочее колесо и выхода из него . 

Проследим построение  планов скоростей для радиальной 
центростремительной тур бины, колесо которой представляет со
бой круговую лопаточную решетку. Перед р абочим колесом ус
та�новлен сопловой аппаrр ат, обеспечивающий ускорение потока 
до скорости с 1 •  

Н а  рис .  2 .23 показавы основные сечения,  выявляющие форму 
и соотношение р азмеров соплового аПiпарата и радиального ко
леса . Такими сечениями  являются :V! ер идионалыюе сечение 
(/-/) и сечение в плане (ll-ll ) . 

Для радиальной лопаточной машины осевая составляющая 
абсолютной скорости равна  нулю : 

Cz = O.  
На входе в тур бину поток должен иметь значительную ок

ружную составляющую с 1  " , созданную напр авляющим ( сопло-
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вым ) аппаратом,  установленным перед .колесом. Величина C 1u  
долж.на быть задана .  Меридианалыпая составляющая ( в  данном 
случае  р адиальная )  найдется из общего для всех лопаточных 
машин соотношения (2 . 1 1 ) .  

Сгu j+:=+----- c7ll -------t""' 

1----- L1 Cu c..-oL u  ------1 

Рис. 2.22 . Треугольники скоростей для осевой тур
бины 

Для радиальной машины F1m - цилиндрическое сечение с 
шцриной .по обр азующей, равной ширине круговой лопаточной 
решетки ь ! .  равно:  

Ftm =nDtbt . (2. 17) 
По известной величине объемного расхода на  входе в ·колесо 

найдем величину скорости c l r = C lm :  

Q G1 
где 1 = - . 

Ql  
1 - 1 

Ct r =Ct = дL_ т nDtb l ' 

л-л 
-

1 

Рис. 2.23. Характерные сечения радиальной турбины 
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Имея две проекции а бсолю'Гной скорости c 1 u и c 1 r и зная ве
личину и направление окружной скорости, строим треугольник 
скоростей на входе в круговую решетку. В результате постро
ения находим величину и направление относительной скорости 
w1 ('рис .  2.24 ) .  

Вместо C 1 u и Q 1 могут быть заданы  величина  скорости ;н а  вы
ходе из  соплового а1ппа1р ата с 1 и угол а 1 , определяющий направ 
ление скорости с , .  Тогда построение треугольника скоростей 

ф 
Ртп '-1.. t>"' ® t>- ф ll 11 

Е: Е: 
t>- � 

Рис. 2.24. Построение треугольников скоростей для радиальной 
турбины 

проводится следующим образом :  откладываем скорость с ,  под ... ... 
углом а 1 (с'М . рис .  2.24 ) , от  вектор а с 1 отнимаем вектор u ,  и по-... 
лучаем вектор w 1 • 

Для нахождения абсолютной скорости н а  выходе из ко.1еса 
проведем построение т.реугольника скоростей .  

МеридионалЬiная ('Р адиальная )  составляющая абсолютной 
скорости н а  выходе из колеса н айдется по  известной формуле : 

Q 02 где 2 = - .  
( 2 

(2 .  19) 

КJроме радиальной состаВJlяющей скорости, известны u2 и 
направление потока на выходе из колеса . Угол наклона вектора 
относительной скорости принимаем .р авным выходному углу ло
паток �2л (z = oo) . Тогда величина и направление а бсолютной 
скорости на выходе из колеса определятся построением тре
угольника скоростей, представленного на  рис .  2.24 . 

Р азобрав основные приемы построения планов скоростей 
для колес лопаточных машин,  перейдем к выявлению основных 
соотношений, вытекающих из  закона сохранения количества 
движения для колеса лопаточной ·машины. 
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2.7. О С Н О В Н Ы Е  СООТ Н О Ш Е Н ИЯ, В ЫТ Е КАЮ Щ И Е 
ИЗ З А КО НА О КОЛ И Ч ЕСТВ Е Д В И Ж Е Н И Я  

2.7. 1 .  УРАВ Н Е Н И Е  Э И Л ЕРА ДЛЯ Л О ПАТОЧ Н ЫХ МАШ И Н  

Между потоком жидкости и лопатками  р абочего колеса осу
ществляется силовое взаимодействие . Это взаимодействие ока 
зывается в конечном итоге в том , что  ча  лопатки вращающегося 
колеса действует р азность сил давления по обе стороны лопат
ки,  иначе -нельзя передать энергию от ,колеса к жидкости, и на
оборот. У насоса ( компрессора )  эта разность дав.'lений опреде
ляет момент сопротивления на валу, у тур.бины - крутящий 
момент . 

Рис. 2.25. Пр имерная картина р аспределения дав
ления по сечению межлопаточного канала центро

бежного колеса 

На рис .  2 .25 для пример а  лриведено р а спределение давления 
по сечению межлопаточного ка•н ала колеса центробежного на 
соса .  Вследствие не,р авномерности распределения давления при  
установившемся характере относительного течения жидкости 
через р абочее .колесо абсолютное движение жидкост.и через ко
лесо будет носить неустановившийся хара•ктер .  В са мом деле, 
каждая частица колеса периодичес.ки проходит мимо точки, свя 
занной с корпусом .  Мгновенная а бсолю11ная  скорость в этой 
точке будет цикличес•ки ИЗ'Меняться в соответствии с распределе
нием давления (относительной скорости ) в межлопаточном 
канале .  Следовательно ,  в а бсолютном течении  не  будет выдер
живаться хара•ктерный признак установившегася движения 
постояяство скорости в данной точке lпрост;р анства .  Но, рассмат
ривая ооредненные величины скоростей, можно применять ос
новные за•коны механики для устаiНовившегося движения к тече
нию жид:кости относительно неподвижных координат, названно
l\ IУ абсолютным течением жидкости .  

56 



Для определения суммарного момента, действующего на  ко
лесо 1при течении через него жидкости ,  применим теоре:-.1у  о мо
менте количества движения .  

Момент равнодействующей внешних сил, приложенных к вы
деленному контуру жидкости, равняется из.лtенению момента ко
личества движения массы жидкости, протекающей в единицу 
времени через этот контур. 

Применим теорему о моменте количества движения для ради· 
алыной лопаточной машины, хотя оно справедливо для любой 
машины .  

Рис. 2.26. Схема течения жидкости через колесо центробежной лопаточ
ной м ашины 

Возымем .контур, ограниченный поверхностями F1 , F2 и Fн, 
т. е .  включающий в себя все  каналы, за исключением самих ло
паток (рис .  2 .26) . 
.. Учитывая  .неустановившийся характер абсолютного движения 

в колесе, найдем среднее ( по маосе) значение мо:wента окруж
ной составляющей скорости : 

- _ г  S CudG 
С Г - --- . и о 

( 2. 20) 

Уравнение теоремы о моменте количества движения относи· 
телыно оси вращения запишем в виде 

r де G - ·м а·ссовый расход жидкости в секунду ;  
Mz - суммарный момент внешних сил . 

(2 . 2 1 )  

В общем случае  суммарный момент внешних сил окладыва 
ется из момента поверхнос'I'ных сил - момента Мл от воздей
ствия колеса (поверхности Fи IН а рис .  2 .26) на  выделенный объ
�м жидкости - и моментов М F . и М F , поверхностных сил, дей
ствующих по граничным поверхностям F1 и F2• Из объемных 

57 



сил только силы тяжести ( веса)  будут вrнешними,  но вследствие 
осевой симметрии они дают относительно оси момент, равный 
нулю. Из поверхностных сил,  действующих .на граничных по
вер�ностях, моменты М р, и Мр, относительно оси вращения мо
гут давать только касательные напряжения ,  т. е .  силы трения, 
обусловливаемые тур бу.1ентным обменом импульсами .  С илы 
давления на гр аничных поверхностях как нормальные не дают 
момента относительно оси :  

( 2 .  22) 

Момент, действующий на  выделенный объем жидкости со 
стороны колеса , в общем случае является моментом поверхност
ных сил, т. е. сил давления и сил трения .  Более подробно харак 
тер действующих сил выясним позднее при  р ассмо'I'рении от-но
сительного течения . через колесо лопаточной м ашины .  

Уравнение (2 .2 1 )  показывает, что изменение  момента ,коли
чества движения  жидкости в а бсолю11ном движении через коле
со насоса р авно суммарному моменту сил, действующих на 
выделенный объем жидкости .  Пренебрегая моментами поверхно
стных сил, действующих ilO поверхшостям F1 и F2, ОI1раничиваю
щим 1Iшлесо лопаточной машины, и .н а  внутренних поверхrнрстях, 
ограничивающих лопатки по ширине, получим ,  что момент, дей
ствующий со сторон ы  лопаток на жидкость, будет равен :  

(2 .  23) 

Момент от воздействия потока на колесо будет обратным по 
знаку: 

(2 .  24) 

По величине момента Ми можно одределить мощность коле
са лопаточной м ашины как произведение момента на  частоту 
вращения .  Назовем ее окружной мощностью : 

Nu = MuФ - = -- = ВТ . [ Н. · .М дж 1 сек се/С (2 . 25)  

Отнеся мощ!}ость .к массовому секундному расходу, получим 
выражение  для уделыной работы лопаточной  машины .  Удельная 
р абота - это э.нертия, переданная колесу тур бины единицей мас
сы жидкости ( 1  кг) или переданная  �колесом на.соса единице 
массы жидкости ( 1  кг) : 
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L =Nu [ вт 
_ 

дж · сек =дж] 
и а кг.jсек 

-
сек · кг- !Сг. · 

Если выр азить Lu через момент Ми, то �получим 

La =Maoo. 
а 

(2 . 26 ) 

(2 .  27) 



Подставляя развернутое выражение для Ми [формулы (2 .23 )  
и (2 .24 ) ], получим 

(2 . 28) 

З аписанное в этом виде уравнение носит н азвание уравнения 
Эйл�ра для лопаточных машин .  Оно справедливо для в сех типо в  
лопаточвых машин .  Для осевых лопаточных машин и = и 1 = щ, и 
уравнение Эйлера з апишет.ся в наиболее простом виде : 

( 2 . 29 ) 

Анализ уравнения Эйлера показывает следуnощее. 
1 . Удел�:>ная р абота лопаточной машины,  выраженная в 

дж/кг, не  зависит от рода р абочего тела ,  так как физичеокие па 
ра·метры ·ра бочего тела ;Не входят в эту фор:муJ1у. Эта  работа за 
висит только от величины окружных составляющих а бсолютных 
скоростей и .  окружных скоростей вращения колеса . 

2 .  Работа передается колесу от жидкости (т. е. энергия жид-
кости уменьшается ) , когда с1uи1  >с2иИ2, и наоборот, колесо пе
редает р а1боту, т. е .  повышает энергию жидкости, когда 

G;ии2:>с1 uи 1 •  Лопаточные ·машины, передающие энергию от жид
кости к колесу, р аботают !Н а режиме двигателя - турбины. Ло
паточ,ные машины, передающие внешнюю механическую энерги ю  
газу илИ жидкости ,  являются машинами-исполнителями и рабо
та ют на режиме ком1прессора  или насоса .  

Следовательно, для тур·бины уравнение Эйлера будет записа 
но  в таком виде : 

Lu =C1u U1 - C2u U2 [:7Г • (2 .  30) 

где·· Lu - удельная  ок.ружная работа турбины ** , т .  е .  энергия , 
переданная колесу одним килограммом жидкости . 

В насосе или компрессоре энергия передается от колеса к 
жид.кости ; соответственно получим 

Hт = - Lu; 

Hт =C2uU2 - ё1u U1 [д; ] •  (2 . 3 1 )  

где Н т - удельный теоретический (окружной) напор, или энер
гия ,  переданная кодесом 1 кг массы жидкости, прошедшей че
рез насос или компрессор (которые I B  дальнейшем будем назы
в ать компрессорными лопаточными машинами ) . Обозначения 

* Черту (знак осреднения ) над c,1 u и C2u в дальнейшем будем оnускать. 
** Термин «окружная» означает «на окружности колеса», сна лоnатках»; 

тем самым nодчеркивается, что речь идет об удельной работе лоnаточной ре
шетки, а не м ашины в целом. 
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Lu и Нт введены для удобства и являются общепринятыми для 
турбин и насосов. 

3. Удельная работа лопаточной машины будет тем больше,  
чем больше окружная составляющая скорости С и  и окружная 
скорость и, входящие в первые члены уравнений (2 .30 ) и (2 . 3 1 ) .  
В случае турбины это означает необходимость обеспечения соп
ловым аппаратом такого направления скорости с1 , чтобы окруж
ная составляющая c 1 u имела большую величину. В случае ком 
прессорной лопаточной машины необходимая  величина C2u обес
печивается отклонением потока в р абочем колесе, т .  е. углом ло
паток колеса н а  выходе �2л : чем больше �2л , тем больше будет С2и · 
Большая величина qкружной скорости и 1 для турбины и и2 для 
насоса может быть получена при большой частоте вращения (i) 
или при больших диаме'1 рах колеса D 1 для турбины и D2 для 
насоса . 

4 .  Уделывая  работа лоi!Iаточной машины на  окружности коле
са будет больше, если окружная составляющая скорости, ,кото
рая входит во второй член уравнений (2 .30 )  и (2 .3 1 ) ,  будет 
иметь иной знак,  чем окружная ·Составляющая скорости в пер
вом члене этих уравнений .  

Для насоса и компрессора это означает, что при закрутке 
потока на входе в .сторону, абра11Ную вращению, н аrпор машины 
будет увеличиваться, а при  за.крутке потока в сторону враще
ния - снижаться . 

Для турбины закру11ка потаrка на  выходе из колеса в сторону 
вращения уменьшает ра·боту турбины. Н аличие окружной сос
тавляющей скорости на выходе из турбины, направленной в сто
рону, обратную вращению, увеличивает р аботу турбины, однако 
снижает ее экономичность, как будет показа.но далее. 

2.7.2. С И Л Ы, Д Е й СТВУЮ Щ И Е  Н А  Л О ПАТОЧ Н Ы й  П Р ОФ ИЛ Ь 
ОСЕВОй Р Е Ш ЕТК И 

Уравнение Эйлера  не раскрывает характера сил, действую
щих rна колесо лопаточной машины со стороны жидкости . Для 
осевых лопаточных машин характер сил, действующих со сторо
ны жидкости на лопатки коле,са ,  определяется теоремой 
Н .  Е .  Жуковского о ·Силах, действующих .на обтекаеrмый про
филь. 

Рассмотрим ,  следуя Н .  Е.  Жуковскому, силы, действующие 
на лопаточный профиль осевой реше11ки единичной длины в от
носительном уста.новившемся движении .  При  рассмотрении обте
кания одиночного rпрофиля вводится по.нятие осред<ненной отно
сительной скорости Wcp · 

О'tносите.rшная  осредне.нная скорость rпотока Wcp является 
средним векто,р'Ным из значений 011носительной скорости на бес
конечности перед лопаткой и за ней (рис. 2 .27 ) : 
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w =-- 1 w2 + (w�и+ и·2и )2 · 
ер v z 2 

' 

tg � =�= 2wz 
е р  Wu е р  WJu + W2u 

( 2. 32) 

(2. 33) 

Как показал Н. Е . . Жуковский,  сила F, возникающая при  об
текании лопаточного профиля, может быть определена по вели
чине циркуляции относительной скорости вокруг профиля * :  

F =QГл wWep · ( 2 . 34) 

(Величина силы определяется для профиля единичной дли
ны, поэтому размер1ность сил н/м) . 

Здесь Г л w - циркуляция по контуру ABCD ( рис .  2. 28) : 

Урав.нение (2 .34 )  выражает теорему Н .  Е . Жуковского. 

Czu 
------�-с---

Рис.  2.27. Совмещенные треугольники скоростей на 
входе в осевую решетку и на выходе из нее 

( 2 . 35) 

С ила ,  с которой поток невязкой жидкости действует на про 
филь, равна произведению плот.ности Q жидкости ,  циркуляции 
Г л w  относительной скорости по контуру ABCD, охватывающему 
профиль, и средней окорасти потока в бесконечности. 

Эта сила называется подъемной силой, ее направление пер 
пендикулярно направлению скорости Wcp (рис .  2 .  29) . Это 
означает, что подъемная сила , т. е .  си'ла давления жидкости 
на профиль, н аправленная  лерпендикулярно к осредненной ско
рости потока, возникает в результате 'наложения циркуляцион
ного течения на поток, определяемый заrrднным расходом . 

При этом н а  выпуклой ,стороне профиля скорость возрастает, 
а давление п адает, а ·н а вогнутой стороне - наоборот. Перепад 
давлений, действующих на профиль, и создает ·подъемную силу. 

* Теорема Н .  Е. Жуковского о силах, действующих на крыльевой профиль 
и решетку, подробно выводится в курсах газовой динамики [37] и [.З8] . 
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Подъемную силу можно р азложить на окружную составляющую 
Fи и осевую составляющую Fz. 

В лопаточных машинах суммарное окружное усилие Fuz, дей
ствующее на лопатки, создает 'Момент н а  валу. Поэто:\1)' для ло
паточных машин весьма важен вывод, следующий из теоремы 
Н .  Е .  Жуковского, о том ,  что окружное усилие, действующее н а  
лопатки, 1пропорционально циркуляции относительной скорости 
по контуру, охватывающему профиль и проходящему через оси 

Рис. 2.28. К определению циркуляции 
вокруг лопатки в осевой лопаточной 

машине 

Рис. 2.29. Силы, действующие на 
обтекаем ый профиль 

межлопаточных каналов и дуги окружностей на входе в решетку 
и на выходе из нее .  Для реальной жидкости сила воздейст.вия 
на  профиль изменится. 

На рис .  2.29 представлен также план сил ,  действующих на  профиль осе
вой решетки в реальной вязкой жидкости при той же скорости W c p  ( в  общем 
случае величины осредненной скорости и циркуляции также изменятся ) . 

В курсах газовой дина м ики [37] и [38] показано, что 

(2 .36) 
Rz = Fz - Q tLc 0 пp , (2 . 37) 

где L с о п р - р абота силы R,. (лобового сопротивления ) , отнесенная к едини· 
це м ассы жидкости и совершенная на пути, nроходимом nрофилем относи
тельно жидкости в единицу временИ (Wcp) :  

R.x'!IJep 
Leorrp = ---QtWz ер 

R s in x 

Qt s in �ер ' (2 . 38) 
где R - равнодействующая сила реакции nотока; Rx - сила, действующая по наnравлению скорости W c p  (сила лобового 

сопротивления) . 
Таким образом, влияние вязкости проявилось как неnосредственно - в ви

де появления добавочной силы соnротивления (силы ,rюбового сопротивле
ния ) ,  так и в неяввом виде - путем изменения скоростей и циркуляции ско
рости . 
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О rношение лобового сопротивлени'я к подъемной силе называется обратным 
качеством профиля и равно тангенсу угла х (Х - угол, образованный силой R и нормалью к направлению Wc p ) : 

. 
Rx tg y_ = 
Ru 

, (2 . 39) 

где RY - сила,  нормальна я к направлению W c p (подъемная сила) . 
Определим момент колеса лопаточной машины сначала без учета взаим· 

ного влияния профилей : 

G = zГл wГepQWephл s iп �ер = � zГ л и· · (2 . 40) 

При движении лопатки (вращении) мощность ,  отнесенная к профилям 
единичной длины, будет равна : 

Nu = zRuи = zRu s in (�ер + х) .  (2 . 4 1 )  

Р абота, приходяшалея н а  1 кг массы жидкости (для н асоса - теоретиче· 
ский напор Нт ) ,  определенная в р асчетном сечении (на радиусе r) , для уча· 
стка лопатки длиной dr будет равна :  

Nudr zRu s in (�ер + х) Нт = -- =  dr , 
QdQ QdQ 

где dQ - объемный расход жидкости, заключенный между двумя цилиндри
ческими поверхностями с радиусами r и r+dr :  

(2 . 42) 

с учетом этого 

Н т = Rи s in (�ер + х) = Rи s in (�ер +  х) [дж] . 
QiCm QfWcp s in �ер та 

(2 . 43) 
Как известно из аэродинамики, подъемная сила nрофиля единичной дли·  

'Ч'' равна:  

а так  как 

то 

Подставляя 

2 wep Ru = суЬлQ -2
- , 

R - J3!L - , cos У. 

CyQ bлw�P R = __ __,_ 
2 cos х 

выражение (2.45) для R в уравнение (2.43) , получим 

Нт = Су.!2!_ ..!:!:._ �Р s in (�ep + X) [дж] . 
t Ст 2 cos Х та 

(2 . 44) 

(2 . 45) 

(2 . 46) 

Из соотношения (2. 46) следует, что удельная энергия элементарной осе
вой ступени лопаточной машины пропорциональна коэффициенту подъемной 
силы nрофиля и густоте решетки. Зная коэффициент подъемной силы про
филя и задаваясь густотой решетки, можно вычислить Н т ·  
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Для учета взаимного влия ния профилей вводится коэффициент, учитыва
ющl l й oTJIИЧ I I e  коэффициента подъемной силы профиля в решетке С у  р е ш  от 
ко>ффициента подъем ной силы единичного профил я :  

р =  
Сu реш 
С у  прuф (2 . 47) 

Практически этот способ расчета удельной р аботы лопаточной м ашины 
при�1еним для редких решеток (Ь  " ft< 1 ) ;  для густых решето!< взаимное влия
ние профилей буде1 сильно выражено и коэффициенты подъеы ной силы, по
лученные при  и спыта нии  отдельных профилей, не будут характеризовать ра
боту профиля в решетке. Кроме того, следует иметь в виду, что характер обте
кания профиля в машине даже при  редких решетках отличается от характера 
обтекания профиля в аэродинамической трубе ,  т .  е .  от условий,  при  которых 
обычно определяется С у .  

Способ р асчета величины удельной работы лопаточной м ашины, основан
ный на соотношениях (2.43) , (2.46) , применяется лишь при  расчете осевых 
насосов, гидротурбин и винтов с м алой густотой р ешетки. 

2.7.3. СВЯЗЬ МОМ Е Н ТА КОЛ ЕСА РАД ИАЛ Ь Н О й  Л О ПАТОЧ Н О й  
МА Ш И Н Ы  С МОМЕ НТОМ КОР И ОЛ И СОВЫХ С И Л  И Н ЕРЦ И И  

Рассмотрим характер сил,  действующих со стороны жидкости 
на лопасти р адиальной (диагоналыной ) ·машины в относитель
ном установившемен движении .  В радиальных лопаточных ма 
шинах  наряду с аэродинамическими силами ,  определяемыми тео
ремой Жу.ковокого , большое з.начение ( а  часто, и основное) име
ют инерционные силы жидкости .  

Рассматривая от;носительное движение жидкости во вращаю
щемся колесе, мы, по-существу, рассматриваем течение жид.ко
сти относительно равномерно вращающихся координат, окреп
ленных с колесом, т .  е .  течение в неинерциальной системе ко
ординат. В этом случае  к объемным силам ,  действующим н а  
жидкость, находящуюся в колесе, кроме с и л  тяжести ( веса ) ,  до
бавляются силы инерции от переноснаго и кориолисового уско
рений ,  т .  е . центробежные и кориолисовы силы инерции .  

Центjробежные силы проходят через ось  и поэтому не дают 
момента относителыно оси вращения .  Кор иолисовы силы инер
ции в р адиальных лопаточных машинах дают момент относи
тельно оси .  

Ка.к известно, при  движении жидкости по каналу вращающе
гося колеса 'Кориолисово (поворо11ное) ускорение, действующее 
на  жидкость, связано с изменением направления относительной 
екорости w и изменением величины скорости и .  Кориолисова ус
корение сообщают жидкости лопатки ( стенки канала )  через уп
ругие силы (силы давления) . Кориолисова сила инерции равна 
силе, действующей на  жидкость 'со стороны лоп аток , и направ 
лена в обратную сторону. На  лопаТiки действует не сама корио
лисова сила,  а силы да вления,  ур авновешивающие ее. В случае 
насоса ·момент от кориолисовых сил в виде момента сил давле
ния уравновешивается приложеиным к .колесу внешним момен
том .  
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Момент кориолисовой силы инерции, действуЮщей от жид
кости н а  колесо, з а пишем в интегральном виде 

M" z = J rFк uQ dV , (2 . 48) 
v 

где Fни - окружная состав.11яющая вектор а кориолисовой СИJlЫ 
инерции,  отнесенная к единице м ассы ; 

V - объем выделенного элемента жидкости ; 
Fни равняется окружной составляющей вектора кориолисова 

ускорения,  взятой с обратным знаком : 

Fк и = - j: u · 
Из р ассмотрения рис .  2 .30, где 

показаны векторы скорости и 
ускорения для движения струйки 
по диагональному KOJlecy ( см .  
также рис .  2 .32 ) , следует 

т ак  как угол между ш и Wr равен 
90°, то по вел ичине 

Fк и = - 2шw, .  ( 2 . 50) 
Элемента•рный объем dV мож

но представить в таком виде : 

dV = dr db rtЦ .  ( 2 . 5 1 ) 
Подставляя выражения (2 .50)  

и (2 .5 1 ) для Fни и dV в формулу 
(2 .48) и переходя к определенным 
интегралам ,  получим 

Рис. 2.30. К определению корио
.шсо вой силы инерции в центро

бежной лопаточной м ашине 

'• ь 21t 
Мк z = - S .\ S r22шw,Q dr db (/CJ( . (2 .  52) 

r ,  О О 

По уравнению неразрывности массовый расход для всех ра
диусов - величина постоянная :  

то гда 

3 2775 

ь 21t 

С = s .f T W,Q db G''f ; 

о о 

'• 
Мк z = - G 2шJ г dr = - Gш (r� - ri) = 

r ,  

(2 . 53) 
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Преобразуем формулу (2 .23 ) , иопользуя соотношения,  выте
кающие из треугольников осредненных скоростей (см .  рис .  2 .24) : 

.... 

Ctu =Wtu + Ur И C2u =W2u + U2 . 

Получим следующую формулу для момента, действующего со 
стороны лопаток .на жид.кость :  

Мл = G  (w2uГ2 - WtuГ1 ) + G  (u2r2 - u1r1 ) ;  (2 .  54) 
с учетом выр ажения (2 . 53 )  получим 

(2 . 55 ) 

где M�z - момент, действующий на  жидкость со стороны ,коле· 
.са ,  равный по величине, но обратный по знаку моменту Мкz 
[см .  выражение (2 .53 )  J. 

Первый член в уравнении (2 .55)  может быть представлен 
через циркуляцию потока Г лw в относителыном движении вокруг 
контур а ABCD, заключающего в себе профиль ло.цатки ( рис.  
2 .  3 1 ) * :  

(2 . 56 ) 

Момент, приДоженный к вращающемуся колесу,  по вели
чине равен 'моменту, действующему на  поток от колеса,  .но обра 
тен ему  !ПО зна•ку : 

(2 .  57) 

или  в р азвернутом виде : 

Mu = G  (WruГ1 - W2ur2) + G  (UtГ1 - u2r2 ) .  ( 2 .  58) 
Первый член уравнения (2 .58 )  - это момент, возникающий 

в 1результате обтекания лопаток потоком жидкости и пропор
циональный цир.куляции, �nодсчитанной по относительной скоро
сти, числу лопаток и массовому расходу жидкости .  Распределе
ние давлений по лопаточному 1Профилю, соответствующее цир 
куляции о11носительных скоростей, может быть получено ·путем 
продувки неподвижных лопаточных !Профилей потоком со скоро
стями и углами  атаки,  ·соответ·ствующими  относительным скоро
стям .  

Второй член уравнения (2 .58)  выражает собой момент, 

* В дальнейшем ( в  р азд.  2. 1 0. 1 )  будет показано,  ч rо относительное те
чение в колесе радиальной лопаточной машины является вихревым ( непо
тенuиальным) . Исходя из этого контур подсчета Г л w не может быть взят про
извольно, как любой контур, охватывающий профиль лопатки. Будем пони 
мать под циркуJшцией относительной скорости Г л w циркуляцию по контуру 
ABCD, т. е. по контуру, проходящему через оси межлопаточных каналов и 
дуги окружностей на входе в круговую решетку и на выходе из нее. 

66 



возникающий на  колесе лопаточной машины от воздействия ко
риолисовых сил инерции .  Под воздействием окружrной составля
ющей кориолисовой силы инерции жидкость стремится переме�
титься в окружном •н аправлении .  Лопат.ки препятствуют переме
щению жидкости под дейс11вием силы инерции и н а  лопатках 
будет возникать разность давлений ,  уравновешивающая силу 
инерции и создающая дополнительный крутящий момент для 
турбины и момент сопротивления 
для на соса . 

Следовательно, в радиальной ло
паточной м ашине общий перепад 
давлений на лопатках возникает в 
результате воздействия двух факто
ров: обтекания лопаток потоком в 
относительном движении и воздей
ствия кориолисовых сил инерции.  
Разность давлений на  лопатках 
приводит к возникновению момента 
на  колесе относительно оси враще
ния .  

Для осевой лопаточной м ашины, 
полагая ,  что вход и выход жидкости 
происходит на  одном р адиусе, 
имеем Рис .  2.3 1 .  К определению циркуля-

ции вокруг лопатки в центробеж
ной лопаточной м ашине 

U2 = U1 . 
Вщрой член урав.нения (2 .58)  в этом случае будет р авен 

нулю.  Это означает, что момент на лопатках колеса осевой лопа 
точной машины определяется только обтека.нием лопаток пото
ком жидкости в относительном движении .  Величин а  этого 
момента з ависит от величины циР'куляции жидкости вокруг ;кон
·'Гур а ,  проходящего по средним линиям межлопаточных каналов 
и отр ез·кам дуг окружностей .на входе и 1н а выходе, равным шагу 
[сравните формулы (2 .57)  и (2 .58 )  J :  

M1z = _Q_ zГл w ; iV1u = Gr (w1u - W2u ) -
2n 

Величина циркуляции определяется выражением (2 .35)  в 
соответствии с р ис.  2 .28 .  В осевой лопаточной машине кориали
совы силы инерции  не будут давать приложеннаго к колесу мо
мента  относителнно оси вращения,  так как они являются р ади
альными силами ,  1проходящими через ось ( р ис .  2 .32 ) . 

Для ·насоса или компрессора ,  в соответствии с выражениями 
(2 .27 ) и ( 2.58 ) , формула д.r1 я теоретического напора  запишется 
так :  

( 2 . 59) 

3* 67 



Соответственно, для турбины получим 

Lu = (WtuUt - W2uU2) + (иi - и�) · (2 .  60) 

Первые члены в формулах (2. 59) и (2 .  60) выражают собой 
удельную р аботу колеса, связанную с моментом от циркуляции 
относительной скорости по контуру ABCD (см .  рис .  2 .3 1 ) .  У·с
ловно будем называть эти члены удельной р а ботой , связанной с 
циркуляционными силами .  Вторые члены выражают собой удель
ную р аботу колеса,  определяемую моментом , связанным с кори

Рис .  2.32. К определению кориоли· 

совой силы инерции в осевой ло
nаточной машине 

олисовыми силами инерции. Эти 
члены в формулах (2.59) и (2 .60 )  
условно назовем - удельной ра 
ботой кориолисовых сил .  Форму
лы и м еют общий вид для всех ло 
паточных м ашин .  

и (2 .60) 

Н, = U (W ,u - Wtu ) 
И Lu = U (Wtu - W2u ) · 

В осевой лопаточной машине 
колесо будет совершать рабо 
ту только в том случае, если в ре
зультате о бтекания лопаток ко
леса изменится направление отно
сительной скорости , т .  е .  циркуля
ция относительной скорости 
будет от.11ична от нуля [см . фор-
мулу (2 .40 )  ] . 

Лопаточные реше11ки осевых машин должны профилировать

ся особенно тщательно. Для н их большое значение имеет выбор 

совершенной формы и кривизны �профиля,  оптим альной величи

ны угла атаки и других параметров, связа,нных с обеспечением 

заданной циркуляции ( р аботы) . 
В радиальных лопаточных машинах основную роль в созда 

нии момента на  колесе игр ают ·КОриолисовы силы инерции, ра 

бота  ,которых не зависит от  формы  лопаток, а зависит от  ради

альной протяженности их .  Чем больше р азность окружных ско

ростей, тем больше значение кориолисовых сил и тем меньшую 
роль иг,р ает обтекание в относительном движении .  

При  неудачном профиле лопатки и при  неоптимальных уг.1 ах  

атаки возр а стут потери в любой лопаточной машине,  но  в осе 
вой машине одновременно с этим уменьшится и циркуляция ( р а 

бота ) ; для радиальной машины это не имеет существенного зна 

чения . Кроме того ,  в радиальной машине потери в колесе 
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составляют малую долю от всех потерь. Исходя из этого в ради
альных машинах широко применяют приближенные способы 
построения лопаток, которые базирую11ся главным образом н а 
конструктивных и технологических соображениях . 

Отметим ,  что, благодаря передаче энергии инерционными си
лами в каналах центробежной компрессорной м ашины ( насоса ) , 
можно получить повышение давления в р абочем колесе при .кон
фузорном течении потока по межлопаточному каналу (пр и  от-

Рис.  2.33. К объяснению принципа действия центро
бежной лопаточной машины 

сутствии диффузорнога течения ) . Для конфузорных течений ха
рактер-ны меньшие величины гидравлических потерь  и менее 
жесткие требования к форме профилей, обр азующих межлопа
точные каналы.  

Воздейстсия кориолпсовых сил инерции и обтекания лопа
ток в относительном движении могут складываться, т .  е . увели
чивать су:vr м арную разность давлений н а  лопатке, а могут и вы
читаться друг из друга ,  уменьшая разность давлений на  лопат
ках (с м . р аботу [49]) . Это зависит от 'направления о бтекания 
лопаток, направления вращения и направления течения по отно
шению к оси ,  т .  е .  от того, ·какой вид р адиальной машины рас
с матривает,ся - центростремительная или центробежная .  

Н а рис .  2 .33 и 2 .34 представлены схемы течения  соответст
венно для центробежной и центростремительной лопаточных м а
шин, р аботающих на  режиме на•соса (компрессора )  и турбины . 
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Давление в межлопаточном канале ,  вызываемое кориолисо 
выми силами  инерции,  обозначено Рн ·  Направление увеличения 
давления Рн совпадает с н аправлением окружной составляющей 
кориолисовой силы инерции .  

Распределение давления ,  вызываемое обтеканием неподвиж
ного лапаточного профиля , количественно определяемое цирку
ляцией относительной скорости по контуру A B CD ( см .  р ис .  
2 .3 1 ) ,  обозначено Pu ( см.  р и с. 2 .33 и 2.34 ) . 

' 

Рис. 2.34. К объяснению принцила действия центростреми· 
тельной лопаточной машины 

При обтекании  обычного лопаточного профиля (например ,  
изображенного н а  рис. 2 .33 и 2.34 ) с небольшим утлом атаки ,  на  
корытце лопатки образуется повышенное, а на  спинке - пони
жеиное давление .  В соответствии с этим на  рис .  2 .33 и 2 .34 пока 
зано распределение давления 1ПО межлопаточному каналу Рц, 
вызванное обтеканием лопаточного 1профиля.  Для примера взят 
сильно изоnнутый профиль.  (В случае ,н асоса профиль загнут по 
вращению) . 

Направления вращения колеса при р а боте заданного про
филя н а  турбинном режиме ( c 1 u > c2u ) и н а  н асосном режиме 
( c2u > c1 u )  будут обратными  (на  рис .  2 .33 и 2 .34 угловые скоро
сти для этих случаев соответственно обозначены Wт и wн) . Исхо
дя из этого направления окружных составляющих кориолисовых 
сил инерции для тур бины и для ,н а соса тоже будут обратными .  
Н а  рис .  2 .33 и 2 .34 рас:пределение давления по межлопаточному 
ка.налу, возникающее от кориолисовых сил инерции,  показано 
эпrюрами :  для турбины - Рн.т . а для насоса - Рк.н· 
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В случае  центростремительной турбины ( см .  р ис. 2 .34 )  сум
марная разность давлений ,  действующих на  лопаточный про
филь, будет 'больше, чем в случае  центростремительного насоса,  
так •Как в турбине направления увеличения давлений от ,корио
лисовых сил инерции и от обтекания лопаток совпадают (.см .  
рис .  2 .34) . В центростремительном насосе разность давлений на  
лопатках будет меньше при  прочих равных условиях, так как 
увеличение давления от 1юриолисовых сил инер ции  и от обтека 
ния лопаток происходит в р азных ,н аправлениях. В результате 
этого удельная ра бота для центросТiремительной турбины будет 
больше, чем для центрострем ительного насоса при тех же зна 
чениях от,носительной скорости .н а входе в решетку, угла атаки,  
угловой скорости и т .  д. 

Для центробеж.ной лопаточной машины картина  будет иной 
( см .  рис .  2. 33) . Ввиду того что направления кориолисовых сил 
инерции для насоса и турбины будут обратными,  эпюры Рн.н и 
Рн.т будут р азличаться . Для насоса повышение давления от ко
риолисовых сил инерции направлено от выпуклой к вогнутой 
стороне лопатки, т . е .  так же, как  это происходит в случае  р ас
пределения давления,  возникающего при обтекании лопаток 
(имеющих профиль и режим обтекания,  изображенные на рис. 
2 .  33) потоком в относительном дJвижении .  Следовательно, для 
центробежного насоса (,см .  рис .  2 .  33) эти воздействия будут 
складываться, а Для турбины - вычитаться. 

Удельная работа центробежной лопаточной машины при про
чих равных условиях для насоса будет больше, а для турбины 
меньше.  Это следует и из формул (2 .59) , (2 .60) : в центробежных 
машинах и2 > и1 и втофой член в урав.нении для насоса положи
телен ; для центростремительных �машин и 1 > и2 и в этом  случае 
второй член формулы для !ПОдсчета удельной работы турбины 
также положителен . 

Исходя из этого можно сделать практический вывод о том, 
что, как правило, центробежные тур бины и центростремительные 
на,сосы применять нецелесообразно .  Одн ако при  небольшой ра 
диальной !Протяженности лопаток ( м алая  раз·ница между u 1 и 
и2) влияние 1кориолисовой силы инерции невелико ,  и в этом слу
чае может оказаться целесоо�раз,ным примене!'!ие центробежных 
турбин и центростремите.'IЫIЫХ насосов. 

При существенной разнице в размерах входа и выхода ради
альной лопаточной машины влияние ·члена  (u� -uf) в форму
л ах (2 .59) и (2 .60)  может быть определяющим.  

Для р адиального колеса с прямыми лопатками ( рис. 2 .35)  
при w 1  = w2 теоретический !Н апор ,н асоса полностью определяется 
работой колеса , связанной с .моментом от кориолисовых сил 
инерции .  

Из уравнения (2 .59) следует, что при этом 

( 2 . 6 1 )  
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Остановимся подробнее .на соотношении ме�ду ,ра ботами от 

циркуляционных сил, вызываемых цир,куляциеи оТ>носительных 

скоростей, и от кориолисовых сил инерции в центробежных н асо

сах (см .  р аботу [50] ) и центростремительных турбинах, являю

щихся преимущественными типами  р адиальных машин в ЖР Д. 

Рассмотрим сначала центробежный .насос . Удельную работу, 

передаваемую с помощью циркуляционных сил, обозначим Нц. 
а удельную работу, передаваемую посредством кориолисовых 

Рис. 2.35. Схема течения в центробежном колесе с на
правляющим аппаратом на входе 

сил инерции , - Н нор. Тогда урав1нение (2 .59 )  примет такой вид:  

Нт =Нц + Нкор ; Hц = W2uU2 - WtuUl ; 
Hкop = U� - ui .  

Отношения Нц к Н т  и Ннор ·,к Н т характеризуют доли э:нер'гии ,  
передаваемые жиДJкости соответственно посредством цир,куля 
ционных и кориолпсовых сил : 

W2uU2 - WtuU t , 
2 2 ' W2uU2 - WtuU t + и2 - и1 

2 2 
u2 - u1 

(2 .  62) 

( 2 . 63 )  

Из  треугольников скоростей ;на входе в колесо и на  выходе 
из !Н его ( см . р ис. 2.26) следует, что 

Wtu = - (ul - Ctu ) ;  '<'el2u = - (u2 - C2u) ;  
C2u =U2 - С 2 т  ctg �2n • 

где �2л - угол лопаток на выходе из колеса . 
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Преобразовав выражения (2 .62 )  и (2 .63) с помощью �соотно
шений (2 .64 ) , можно получить 

(D1 у 
1 - -

hц = l -
D2 (2 . 65) 

C Ju (D1 у 
1 - q - - -

U J D2 

hк�р 
1 - (D1/D2)2 

(2 . 66 )  
C Ju (D1 у 1 - q - - -

U J D2 

В формулах (2 .  65) и (2 .  66) буквой q обозначен комплекс 
( с2тlи2) ctg �2л . называемый р асходным парамет:ром .  Звачения · 
hц и hнор определяются отношением диаметров входа в колесо и 
выхода из него (D 1/D2 ) , расходным параметром q и относитель
ной з акруткой лотока на входе C J u!и J .  

Зависимость hц и hнор от  этих IПараметр·ов 1показана рис . 2.36. 
Отношение D1/D2 = 1 соответствует осевому насосу, удельная  ра - . 
бота которого Н т создается толь.ко цир,куляционными силами : · 
hц = 1 ; hнор = О. С уменьшением D1/D2 и увеличением q и C J u!иt 
уменьшается доля энертии,  передаваемой с помощью цир.куля - · 

ционных сил hц, и возр астает доля энергии, переда:ваемой с по
мощью кориолпсовых сил hнор· 

Для насосов rc отношением D1/D2 < 0,5+ 0,6 и q > O  (послед'нее ' 
соответствует колесам с углом �2л < 90°) hц становится отрица - . 
тельным, а hнор больше единицы, т .  е .  в процессе обтекания ло
паток жидкости не  передается энертия,  а .наоборот, отнимается 
от нее ( энергия передается от жидкости к •Колесу) .  Энергию 
жидкости колеrсо передает только посредством уравновешивания · 

. кориолпсовых сил, .компенсируя энер·гию, отбираемую от жидко
.. сти ·посредством цир,куляционных сил .  Для этих насосов геомет
рические :пар аметры :профиля лопатки и режимы обтекания (уг
лы атаки ) не  оказывают заметного влияния на  внешние показа
тели .  

В случае .насосов с D1/D2 >0,5 может иметь место передача ·  
энергии жидкости при lzц> O  и hнор >О, т .  е .  удельная р абота соз
дается как кориолисовыми, . так  и циркуляционными сила·ми .  
Для таких насосов профилирование лопаток колеса и обеспече
ние 'бла•гоприятных углов атаки уже имеют существенное значе
ние .  

Рассмотрим центростремительную турбину. Обозначив удельную работу, 
переда ваемую циркуляционными силами, через Lц, а удельную работу, пере
даваеыую кориолпсовыми силами, через Lк о р, представим формулу (2. 60) в 
виде 
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Рис. 2.36. Зависимость относительной р аботы ко
риолисовых сил инерции hн о р  и относительной р а
боты циркуляционных сил hц от отношения диа
�lетров D,1/D2, q и с1 иfи1  для центробежного на-
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Тогда 

z ц = _L_ц = ___ w_1:.:и:.._и...о1_-_w-=2и:..и_,2;,-___".. 
Lu WJuU l - W2uU 2  + u�-u� 

L 2 2 
К >Р U 1-U2 lю р= -- 2 2 Lu WJuU l - W2uU 2  + u 1 -u2 

Из треуrодьников скоростей (см.  рис. 2.24 ) , следует:  

WJu = C tu - U t ;  W2u = C2u - и2 ; C lu = C J cos а1 . 
Решая уравнения (2.67) и (2.68) совместно с (2.69) , получим 

l ц �' 1 - __ 1_-__,_( D--'2"'-/ D_.:..:/)_
2 -

-cos а1 _ C2u (D2 )2 
u 1 fc 1 и 2  Dt 
-__ 1 _-_(,_D_"2,_/ D_,tc:..)2 __ Zкор = 
cos а1 _ c2u (D2 )2 · 
и 1 jс 1 и 2  D1 

(2 . 67) 

(2 . 68) 

(2 . 69) 

(2 . 70) 

(2 .  7 1 )  

Значения l ц  и l к о р  зависят о т  угла выхода потока и з  соплового аппарата 
а 1 ,  от отношения диаметров D2/D1 ,  отношения скоростей и fc1 и относитель· 
ной закрутки потока на выходе колеса c2u  fщ (рис .  2.37) . С увеличением от
ношения и 1fс1 возрастает доля р аботы кориолисовых сил и уменьшается доля 
работы циркуляционных сил. При больших значениях u1fc1 величина lц ста
новится отрицательной, а lк о р  становится больше единицы. Однако на режи
м ах, обычно соответствующих центростремительным турбинам (u1fc1 < 1 ) ,  энер
гия передается колесу как работой циркуляционных, так и кориолпсовых сил 
(lц > О, lк о р >О) . Поэтому для центростремительных турбин обычно важное зна
чение имеют профиль лопатки и обеспечение благоприятных углов атаки. 

2. 7. 4. ОСЕВО Е И РАД ИАЛ Ь Н О Е  УСИЛ ИЯ, Д Е й СТВУЮЩИ Е  
Н А  РАБО Ч Е Е  I(ОЛ ЕСО Л О П АТО Ч Н О й  МАШ И Н Ы 

Н а  ·колесо, помимо крутящего •момента ( момента сопротивле
.. ния ) , со стороны жидкости могут действовать осевые и радиаль
ные усилия .  

Для определения осевого усилия применим теоре,му о коли
честве движения : равнодейс гвующая внешних сил ,  приложеиная 
к какому-либо контуру жидкости,  равняется изменению количе
ства движения массы жидкости ,  проходящей в единицу времени 
через этот контур .  

Возьмем контуры, выделенные н а  рис .  2 . 38 пунктиром .  !(он
тур абвгд ( см .  рис .  2. 38, / )  охватывает р абочее колесо н а,соса ;  
контур аабб ( см .  рис .  2 .  38, ll) охватывает р абочее колесо тур 
бины.  В проекции .на ось  z получим 

Rz = S p dF z + G ( Ctz - C2z) , (2 . 72 )  
Fz 

где Rz - сила ,  действующая на ,колесо в осевом :на1правлении 
( положительное направление Rz совпадает с направле
нием C t z ) ; 
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Рис .  2:37. Зависимость относительной работы 
кориолисовых сил инерции lн о р  и относитель· 
ной работы циркуляционных сил lц от отноше
ния диаметров D2/D.1 , и1/с1 и с2и/и2 для цент· 

ростремительной турбины (а , = 200) : 
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Fz - проекция ко,нтур а .Ю ! ,плоскость, перпендикулярную 
оси z; 

Czz - осевая составляющая скорости на выходе из колеса ;  
C 1 z - осевая составляющая скорости на входе в колесо. 

Давление р определим  в дальнейшем. 

1 
1 1 1 1 

а \  )о __ -

г п 

Рис. 2.38. К определению осевых сил, действующих на колеса 
лопаточных машин: 

/-шнеко ·центробежный н а сос ;  11 -осевая турби н а  

При верасчетных режимах или парци аль·ном подводе ( отво 
де) вследствие  несимметричного ра•определения давления и ско
ростей по окружности колеса , т .  е .  из-за на,рушения осевой 
сим метрии  течения,  .появляЕтся дополнительное радиалЬiное гид
родинамическое усилие, воздействующее на колесо.  Это ради 
альное усилие  достаточно сложно определить, так ·как раопреде
ление давлений и скоростей на нерасчетных режимах при несим
.-метрич:ной картине течения через колесо рассчитать обычно не 
удается . Для конкрет·ных видов лопаточных машин имеются эм
пиричеокие  формулы. Подробнее определение осево1го и р ади
ального усилий будет рассмотрено в разд. 5 .3 .  

2 .  8. О С Н О В Н Ы Е  СООТН О Ш Е Н ИЯ,  В Ы Т Е КАЮ Щ И Е 
И З  ЗАКО Н А  СОХРА Н Е Н И Я Э Н Е Р Г И И 

Уравнения (2 .59) и (2 .60) , основа,нные на  законе  о моменте 
количества движения,  не раскрывают связи между параметра 
ми  жидкости при ее течении по 1Канала'м проточной части лопа 
точной машины.  Такую ·связь можно установить из. закона сох
ранения энергии .  

Если пренебречь изменением энергии положения для тече
ния в лопаточных машинах (ввиду .небольших абсолютных раз
меров элементов машины) , то уравнение сохранения энергии 
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без подвода внешней механической энергии и внешнего теш 1 а  
запишется в виде 

• с2 
t + - = const . 

2 
(2 . 73) 

Для сжимаемой жидкости (газа ) , подчиняющейся уравнению 
состояния в виде ( идеальный газ )  p/Q = R T; i = cp T, 
уравнение сохранения энертии запишется так : 

с2 
cPT + т = const .  (2 .  74) 

Для несжимаемой жидкости при  ее течении  без трения внут
ренняя энергия остается неизменной при взаимном переходе 
энергии из одного вида в другой ( T='cons t )  и уравнение энер 
гии  (уравнение Бер.нулли )  запише11ся в виде 

_!!__ + _::_ = const . ( 2 . 75) 
(! 2 

Ура1внение (2 .  73) спр аведливо и для течения с трением ( гид
равлическими пот�рями ) , так как р абота трения переходит в 
тепло и повышает энтальпию жидкости . Хара,ктер потерь в от
дельных ·видах лопаточных машин будет р ассмотрен далее ( см .  
р азд. 2 .  1 3 ) . В случае  применения уравнения (2 .  73) для процес
сов течения с трением необходимо определять энтальпию по 
действительному состоянию жидкости .  

Для несжимаемых жидкостей при рассмотрении  процессов 
течения с трением обычно оперируют чисто механическими,  а не 
тепловыми величинами. Даже 1При  течении с т,рением изменение 
темпер атуры жидкостей .м ало. Для рассмотрения течения с тре
нием применяют уравнение энертии, записанное в виде 

с2 с2 l!.l + -1 = 12 --L 2 + L · .  ( 2 .  76) 
(! 2 (! 1 2 соп р 

Для потенциального течения ур авнения (2 .75 )  и (2 .76 ) спра 
ведливы для всего потока .  

При  отводе механичеокой энергии уравнение сохранения  
энергии запишется в виде 

с2 с2 i1 +-f =i2 +-f +L ,  (2 . 77) 

где L - отведенная удельная энергия (удельная работа ) . При  
подводе энергии вместо L будем иметь Нт с обратным з'наком .  

Для несжимаемой ж идкости уравнение (2 . 77 )  можно запи
сать так :  
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с2 с2 Jl..l +_t = .!2 + _2 + L + L . - . 
(! 2 (! 2 со пр  (2 . 78)  



Уравнения (2 .77 ) и (2 .78)  оправедлины для неподвижной 
системы координат, т .  е .  для абсолютного течения (течения в 
неподвижных элементах лопаточных машин ) . 

Рассмотрим, как преобразуются уравнения (2 .77)  и (2 .78 )  
для течения в колесе, т .  е .  для течения относительно р авномерно 
вр ащающихся координат. 

Для установившетося относительного движения жидкости 
уравнение движения в форме Эйлера в ,проекциях на направле
ние перемещения частицы запишется так :  

Ps -
_1 dp 

= 
!!_ (w2 ) • 

(2 . 79) Q ds ds 2 

где ds - элемент линии тока ( рис .  2 .39 ) ; 
Fs - составляющая массовых сил в направлении перемеще

·ния частицы, отнесенная к едини це массы. 

Рис .  2.39. К выводу уравнения энергии 

При о11носительном движении к массовым силам о'tносятся 
Центробежные силы инерции - от вращения ·координат и из-за 
кривизны линии тока - и кориолисова сила инерции [влиянием 
силы тяжести ( веса ) и ускорения р аtкеты на  течение в ·колесе 
пренебрегаемJ. 

Составляющая центробетной силы от вращения координат 
( см .  рис. 2 .39)  будет равна :  

11 dr ш2r cos (rds) = ш2r - .  
ds 

Проекции центробежной силы w2/Rs, возникающей из-за кри
визны ли:нии тока, и 'Кориолисовой силы Fн на наnравление пе
ремещения будут равны ну.'Iю, так как эти силы перпенди.куляр
ны на,пр авлению относительной •окорости, т .  е .  направлению пе 
IJемещения .  Тогда 

r:: dr 1 ·  5 =ш2r -
ds 
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Подставляя значение Fs в уравнение ( 2 .79 ) , .получим 

002r dr _ .2_ dp _ .!!._ (w2 ) =О; 
ds  Q ds  ds 2 

. . 
(2 .  80) 

умножив ур авнение (2 .80) на ds и поменяв знаки, получим 

(2. 8 1 )  

Интегрируя уравнение (2 .8 1 )  для расчетных сечений 1-1 и 
2-2, получим для сжимаемой жидJкости 

w� - ui 
2 

для несжимаемой жидкости 

или 
2 2 

_w_2_-_и2_ + Р2 
2 Q 

P2 - Pt 
Q 

2 2 
_w_l_-_и_I + Е!. . 

2 Q 

(2 . 82) 

(2 .  83) 

( 2 . 84) 

В таком виде уравнение энер:гии ( без учета потерь) может 
применяться для струйки жидкости , протекающей во вращаю
щемся колесе, т . е . для струйки жидкости в поле инерционных 
сил вращательного движения .  

С уч_етом г.идр авличес,ких потерь уравнение (2 .82)  запише'I'ся 
так :  

· 

. .  : - . 2 . 
· · · s d: · wi � и� 

. : · t.: . · .  

для несжимаемой жидкости 

i , ; 

P2 - PI Q 2 

w2 - u2 2 2 L . .  2 - сопр • 

w2 - u2 
2 2 L . - сопр · 2 

(2 .  85) 

Для осевых- лоп а точных машин (и 1  = и2 )  уравнение (2 .85) з а 
пишется в в иде 

2 
(2 . 86 )  
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Ф о р м ЪI у д е л ь  н о й  э н е р г и и , 1п е р  е д а в а е м о й  
к о л е с о м  ж и д к о с т и  

Из треугольников окоростей, например для центробежного 
насоса (см . . рис. 2 .26) , ,получим 

wr = ur + ci - 2c1u1 cos а! ;  (2 .  87) 

w� = и� + с� - 2с2и2 соs а2 •  (2 . 88) 

В ычитая уравнение (2 .87) из (2 .88) и умножив все члены на  
1/2. ·получим 2 2 w2 - w1 

2 

Теоретический напор по уравнению Эйлера (2 .3 1 )  равен :  

Hт = C2uU2 - C1uU1 .  

С равнивая это выражение с предыдущим уравнением , полу
чим выражение  для Нт в преобр азованном виде : 

2 2 2 2 2 2 w1 - w2 и2 - и1 с2 - с1 [дж] н т 2 + 2 
+ 

2 кг о 

(2 .  89 )  

Уравнение (2 .89 )  зап исано для компре,ссорной лопаточной 
машины.  Для центростремительной турбины оно запишется в 
виде 

и·� - 'lt'I и� - и� ci - с� [дж] L =  -'- + -и 2 1 2 2 кг о 
(2 . 90) 

Выявим физический смысл 'каждого члена в уравнениях 
(2 .89) и (2 .90)  и введем некоторые новые понятия на  примере 

,уравнения , написа'нного для радиальной компрессорной маши
ны.  

Приращение кинетической энергии жидкости в а бсолют.ном 
движении составит динамический напор колеса 

2 2 
= с2 - с ! [ дж] ндич о 

2 кг . 
Применим уравнение энергии относительного 

(2 .85) к потоку ежимаРмой жидкости через ко.Тiесо : 
2 

) d: 
1 2 

( 2 .  9 1 ) 

движения 

\ d: где � "' представляет собой приращение потенциальной энергии . 

1 
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Будем называть эту величину статическим напором колеса 
2 

S
dp wi - w� 

нет = -;- = 2 + 
1 

для �несжимаемой жидкости 

2 2 u2 - u1 - L . [дж] ·  2 са пр KZ ' (2 .  92 ) 

(2 .  93) 

Отметим,  что потери  уменьшают только статический напор,  
не изменяя динамический .  

Сравнивая выражения (2 .89 ) , (2 .9 1 )  и (2 .92 ) , з аключаем , что 

Нт = Н дин + Нст + L��пр · (2, 94) 
Разберем более подробно выражение (2 .92 )  для статическо

го на:по:р а .  Член ( wi - w�)/2 представляет собой изменение ки
нетической энергии жидкости в о11носительном движении и пока
зывает, что повышение давления может быть достигнуто тормо
жением потока в относительном движении .  

Член (и� - ui ) /2 представляет собой долю работы .колеса,  
затраченную на перемещение массы жидкости с меньших ради
усов на  большие в поле инерционных сил вращательного дви
жения .  Эта р абота количественно представляет собой половину 
работы, произведенной rкориолисовым и  силами  инерции [см . 
формулы (2 .59)  и (2 .60) ], и свя.зана ,с повышением rпотенциаль
ной энергии rnpи  перемещении жиДiкости из области н изкого дав
ления на  меньших радиусах в область высокого давления на  
больших радиусах. 

Для радиал ьного колеса с 1прямыми лопатками (см .  рис .  
2 .35) , при w 1  = w2, формула (2 .89 ) заrпиш�тся в виде 

При ЭТОМ c2m = clm И 
с2 - с2 
2 1 2 

2 2 2 2 С2 - С1 U2 - Ul 2 + 2 

и� - иi 
2 

(2 . 95 )  

В ЭТОМ случае, как ЭТО �было показа'НО И раrнее [см . формулу 
(2 .6 1 ) ], теоретический на1пор 

H1 = U� - ui . 

Половина тео.ретичесrкого напора составляет приращение кинети
ческой энергии, а половина - теоретическое приращение потен
циальной энергии .  

Исходя из сказанного выше, работу колеса,  связанную с ко-
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риолисовыми силами инерции, можно понимать как работу, за 
тр аченную на  перемещение частиц жидкости на  большие ради
усы, н а больший энергетический уровень ( потенциальной 
энергии ) , - второй член правой части уравнения ( 2 .95) и на 
увеличение кинетической энергии в результате роста переносной 
скорости - первый член правой части уравнения ( 2 .95) . 

Для осевого насоса выражения (2 .89)  и (2 .93 ) упрощаются : 

Н, = 

Нет 

'1J''i - ш� 
2 

2 2 шl - W2 
2 

с2 - с2 + 2 1 (2. 96) 
2 

- Lсопр ·  (2. 97) 

Для турбины ( центростремительной)  изменение потенциаль
ной эне1ртии Lст при прохождении  колеса будет р авняться изме
нению кинетической энергии в относительном движении ,  работе, 
отдаваемой колесу при перемещении жидкости с больших ради
усов ( большие давления ) на меньшие ·р адиусы ( меньшие дав
ления ) , и р аботе, з атрачиваемой ·н а преодоление сил сопротив
ления : 

(2 . 98) 

(2 . 99 ) 

Обозначим третий член правой части уравнения (2.90 )  

cf - с� 
2 

=== LдИ J I ; 
тогда (2 .  1 00) 

Уравнения (2 .94)  и (2 . 1 00 )  нагляд,но показывают ,  какая фор·  
ма  энергии жидкости изменяется при работе  ,колеса лоп аточной 
машины.  

2. 9. О С Н О В Н Ы Е  СООТ Н О Ш Е Н ИЯ , П ОЛ УЧ А ЕМЫ Е 
И З  ОД Н О М Е Р Н О й  ( СТРУй Н О й )  Т ЕО Р И И  Т Е Ч Е Н И Я  

В КА Н АЛАХ КОЛ ЕСА Л О ПАТО Ч Н ЫХ МАШ И Н  

Введем понятие о ки�нематической степени  реактивности ко
леса лопаточной машины. Кинематическая степень реактивности 
1:олеса определяет тип лопаточной машины и позволяет оценить 
ее основные свойства, не проводя детального расчета .  

Кинематическую степень реактивности колеса определим .как  
отношение теоретически возможного изменения потенциалЬ'ной 
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2 

�нергии с� 
d
: ) 

т 
при Lc�np =O к ПОЛIНОМУ изменению энергии 

1 кг массы жидJкости ,  проходящей через колесо. 
Для :колеса насоса,  р аботающего на несжимаемой жидкости, 

выражение  для степени реа•ктивности зап ишется так : 

2 2 ( Р2 - PI ) + С2 - С1 
Q т 2 

2 2 2 2 
wl - и·2 u2-ul 

2 + -2- (2 .  10 1 ) 

Для колеса турбины выражение 
запишется так :  

для степени реактивности 

Q � <4,), � (! 7 ), 

• L, () d:), + <1 � <! 
2 2 (2 . 102) 

Кинематическая степень реактивности является весь·ма ха
рактерным nаjраметром лопаточной машины.  Раз·берем связь 
работы колеса лопаточной машины и степени  реактивности бо
лее подробно .  

Будем полагать, что для насоса и компреосора величина  за 
крутки на  входе c 1 u  =0, т. е .  что они имеют радиальный вход, а 
для турбины, наоборот ,  примем .величину закрут·ки на  выходе 
c2u = 0, т.  е .  будем считать,  что у 1нее р адиадьный выход (мини
мальные потери с выходной окоростью) . •  При этом напор или 
удельная ра·бота .н а окружности 'колеса будет выражаться од
ним членом в соответствующих уравнениях Эйлера ( 2 .3 1 )  и 
(2 .30) : Hт = C2uU2 (насо'с и компрессор )  или Lu = c l uи l  (турбина ) . 

При изложении  материала в это'м разделе будем рассматри
вать идеальную лопаточную машину без потерь, т. е .  будем 'по
лагать, что 

Нт = Ндин + Нст (Lc�np =O) .  ( 2 . 1 03) 

Угол атаки всюду в данном разделе будем принимать равным 
нулю. Кроме того, будем полагать, что существует равенство 
меридиональных скоростей на входе и на выходе :  С !т= С2т = Ст 
( что часто выдерживается на пра,ктике ) .  

Выражение для .кинематической ·степени реактивности колеса 
при ,при.нятых допущениях можно представить (для насоса и 
компрессора)  в виде 
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Запишем с� как сумму : 
с2 - с2 + с2 . 
2 - 2и 2m ' 

ci = c�m' так как принято, что c1u = 0 . 
С учетом этих соотношений получим 

2 C2u ндин = -2 - .  
( 2 .  104) 

Выражение для статического напора примет такой вид :  

( 2 .  105) 

а выражение для степени реа·ктивности 

Qк = 1 - С2и • 2и2 
( 2 .  106)  

Аналогичные выражения можно nолучить для статической 
работы и степени реаrктивности колеса тур бины :  

L C tu (2u l - C i u )  • = 1 - C tu ( 2 .  107) с г 2 ' Qк 2и t · 
Закрутку потока ,  которая определяет величину переданной 

или полученной удельной .р аботы, будем обозначать Cu,  понимая 
под этим для турбины C t  и = Си , а для насоса C2u = Си. 

В соответствии с этим за1пишем :  

и 
(2 .  108) 

(2. 109) 

где и - окружная скорость на выходе из колеса - для насоса 
и�и о.круж.ная скорость •н а входе в 'колесо - для турбины ;  для 
общности будем записывать и без соответствующих индексов.  

Как и раньше, под величиной Нт будем понимать энергию, 
переданную колесом массе жидкости в 1 "'г ,  а rпод Lu - ра боту, 
отданную ·колесу мас·сой жидкости,  равной 1 кг . 

В далЬiнейшем для насоса и тур·бины будем записывать :  

Qк= 1 - .-Е!!_= 1 - - !..!!_ • 2и 2 ( 2 .  1 10) 

Отношение Си/и = ёи назовем относительной закруткой .  Вве
дем понятие о коэффициенте теоретического напора (для насо
са ) или коэффициенте окружной р аботы (для турбины) . 

Для насоса коэффициент теоретического нanQpa  представля
ет собой отношение теоретического напора к квадрату окружной 
скорости :  

(2 . 1 1 1 ) 
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Для тур бины, соответственно, коэффициент окружной р а бо 
ты - это отношение окружной р аботы к квадрату окружной ско
рости : 

-L = Lи и • и2 (2 .  1 1 2) 

Для насоса без закрут,ки н а  входе коэффициент теоретиче
ского н апора равен относительной закрутке [см .  формулу (2 .3 1 )  ] :  

Cz 1 
ии =t;  Рк= г 

- с -Н ,  = -и- =  Си . 
и 

а) 

(2 . 1 1 3) 

с �u =O ; Рк=t 

Рис. 2 .40. Треугольники скоростей и профили лопаток осевого насоса 

Для турбины без з ак,рутки на выходе коэффициент окруж
ной р аботы [см .  формулу (2 .30 ) ] также равен о'Гносительной за
крутке :  

- с -
Lи = -и =си . (2 .  1 14) 

и 
Проанализируем формулу (2 . 1 1 0) в общем виде для любой 

лопаточной машины. 
- с Си = -и =2; и 

при этом Си =2и ;  
Н = L  _ си (2и - си) - О · Нт = Lи = 2u2; ст ст - 2 

- ' 

Н дин = Lдин = Нт = Lи = 2U2. 
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Следовательно, для чисто активной лопаточной машины пре
образова.ние энертии идет только 1посредством изменения кинети
ческой энергии рабоче,го тела . 

Треугольники скоростей для этого случая на  примере осевых 
м ашин показаны соответственно для насоса и турбины 1На рис .  
2 .40 ,  а и 2 .4 1 ,  а .  Относительные скорости н а  выходе из колеса и 

c,u = 1 · р =L 
и ' к 2 

и 

Cтu= U 
c-.:>l. u 

о) 

(J �и = 2 ;  fк=О 

О) 

Рис.  2 .4 1 .  Треугольники скоростей и профи.1и лопаток осевой турбины 

на входе в 1колесо р авны 'между собой . Для насоса угол входа в 

колесо ра'вен a rctg cm , а угол выхода из колеса ра вен 1 80о и 

arctg .2!... (для ту·рбины - на оборот). 
и 

Профиль лопатки являе'I'СЯ симметричным .  

2 ) Qк =+ ; ёи = с� = 1 ; Нт =Lи = 1 ; 

при  этом Сu = и ; 
2 2 си и2 Нст = Lст = -2- = 2 ; си и2 Ндин= Lдин = 2 = 2 ; 
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Треуголi>ники скоростей для насоса и турбины, соответствую
щие этому случаю, построены на рис. 2.40, б и 2 .4 1 ,  б.  Относи
тельные скорости на выходе из 1колеса на соса и на входе в коле
со тур.бины имеют угол н аклона , р авный углу наклона лопаток, 
� = 90°. Угол на  входе в н асос и на  1выходе из турбины равен 

arctg ..!:!!! . Профиль лопатки несимметричный. 
и 

- с 
3) Qк = 1  при Cu = -"- = 0 ,  та к к а к  Cu = O а u ::j: oo; и 

ПрИ ЭТОМ 

Нст =Lст =О;  Нлин = Lлин =О; 
Hт= Lu = O. 

ТреугольiНики окоростей для !Насоса и турбины, соот:ветству
ющие эrому случаю,  построены на ,рис . 2.40, в и 2 .4 1 , в сплошны
ми линиями.  

При  прохождении через .колесо поток не  меняет своего нап
с 

равления и величины скорости . У!Гол потока � = arctg ..E! . Прои 
филь лопа11ки имеет вид пластины. 

Профили в виде пла•стины применяются в насосах и турби
н ах, но при положительном угле атаки для насоса (угол лОIПат
ки больше угла •потока )  и отрицателыном для турбины  ( угол ло
паток м еньше угла потока ) . В этом случае  Qк будет меньше 
единицы. Профили, соответствующие степеням реактивности, 
близким к единице, широко применяются (на рис .  2 .40, в и 2 .4 1 ,  в 
они показавы пунктиром) ; там же пунктиром нанесены выход
ной для насоса и входной для турбины треугольники .скоростей, 

1 
соответствуnощие режимам  1 > Qк> 2 .  

Профили лопаток для н а•соса  и для турбины схожи между 
собой, iHO по-разному ориентированы .  Один и тот же профиль в 
принциле может р аботать на  режиме компрессора (насоса ) и на  
р ежиме турбины, .но при этом требуются различные направля
ющие аппараты, и направление в1р ащения относительно кривиз
ны профиля будет обратным ( сравните рис. 2.40 и 2 .4 1 ) .  Вооб
ще говоря ,  форма  входных кромок тоже должна быть различ
ной, но имеются СJПециально сконс11руированные .гидромашины, 
которые могут р аботать ка1к на  тур бинных, так и н а  насосных 
режимах (так называемые обратимые агрегаты) .  

Есл� отложить по оси а�бсцисс величину относителыной за -
крутки Си ,  по оси  ординат отложить условно вверх относитель
ные напоры ll, т. е .  напоры,  отнесенные к и2 ( все величины,  от
несенные к и2, отм ечены сверху чертой) , в том числе коэффи· 

IQ�ент теоретического н апора .компрессорной  лопаточн�й машины 
Н т .  а по оси ординат вниз - о11носительную работу L ,  передан -
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ную колесу ту:рбины (в  том числе коэффициент окружной рабо
ты Lu ) , то получим графики, приведеиные на  рис .  2 .42 .  

Заметим еще раз , что Нт (для C J u = O) и L . .�. (для C2u = O) 
представляют собой не что иное, ка,к о11носительную закрутку 
ёu. По оси а бсцисс отложим также степень реактивности и в со
ответствии с треугольнИiками ·скоростей , приведелными на  рис. 
2 .40 и 2 .4 1 ,  углы лопаток -
для насоса  выходные, а для 
турбины - входные.  

Из р ассмотрения графи
ков,  приведеиных на  рис .  
2 .42 ( c lu  для насоса и C2u 
для турбины равны нулю) , 
можно сделать следующие 
з аключения :  

1 )  чем  больше по а бсо
лютной величине относи
тельная закрутка , тем мень
ше степень реактивности ; 

2 )  меньшим степеням ре
а ктивности и большим отно
сительным закруткам  соот
ветствуют большие величи
ны р аботы и большие коэф
фициенты теоретического на 
пора и окружной р аботы ; 

3)  максимальная величи
на  статического напора или 
изменения потенциальной 
энергии имеет место при  
Qк = 0,5 и угле наклона лопа 
ток  90° (для компрессорной 
м ашины - на  выходе, для 
турбины - на входе ) ; 

н 
2 

z 

I 

lu "
' " U7C:?u(C:?u>O)� 

azz:zu( C:zu<-0) 

Рис. 2.42. Зависимость коэффициентов 
напора и работы от относительной за
крутки потока , степени реактивности и 

угла лопаток 

4 ) кривизна профиля лопаток увеличивается с уменьшением 
степени  реактивности (ом . рис .  2 .40 и 2 .4 1 ) ; 

5 )  при отрицательных степенях реактивности (Qк < О) с увели-
. с 

чением угла до величин , больших ( 1 80°-arctg.-!!! ) ,  коэффици-
и 

ент теоретического напора ( р аботы) лопаточной машины будет 
увеличиваться, но при этом в 'каналах ра·бочего колеса компрес
сора  ( .насос а )  давление будет падать, а в каналах тур бины 
возрастать, что нежелателыно ;  

6 )  при  стеiПенях реактивности больше единицы ( Qк> 1 )  лопа
точные машины (при с 1  и = О для ,насоса и C2u =О для турбины) 
не могут выполнять те функции, для которых они предназначе
ны - компрес·сор будет работать толь·ко на  режиме турбины, 
т. е . совершать р аботу за  счет энергии жидкости, а турбина бу-
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дет р аботать н а  р ежиме компрессор а ,  т. е .  повышать энергию 
жидкости за  счет внешней механической энергии.  

На р ис. 2.43 и 2 .44 приведены треуголыники С•Iюростей для 
колес радиальных лопаточных машин - соотвеТ<Ственно для 

с .2Q. - 2 . р =0 Uz - ' J< 

а) 
Cz u = 1 · f = ..1... и2 • к 2 

с ....1М. = О f = 1  

6) 

U; ' 1< 

w, 

Рис. 2.43. Треугольники скоростей и схематические 
изображения профиJiей лопаток центробежного н асо

са (с,1 ., =О) 

центробежного насоса и цен11ростремительной турбины - для 

разных степеней реактивности (Qк = О; Т и 1 ) .  На этих же ри -

сунках нанесены схематические изображения  профилей лопаток 

р адиальных лопаточных машин .  По этим изобр ажениям можно 

судить о профиле лопатки для любого значения степени реак

тивности . 
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Н а  рис .  2 .43 , в и 2 .44, в пунктироы нанесены схематические 

изображения профш1ей и треугольники скоростей для 1 > Q1, > � .  
Видно, что для насо.са при  Qк < О,5  лопатка отогнута по 
направлению вращения, а при Qк> О,5 - против направления 
вращения (для турбины - наоборот ) . 

а) 

о) 

В) 

Сг=Ст Wt 

-�-�..:f3...;,=!BO'!.... a.rc tg �';' 

w, 

Рис.  2 .44. Треугольники скоростей и схематические изображе
ния профилей лопаток центростремительной турбины ( c2 u = О) 

Все сказанное выше оправедливо при условии ,  что с 1 " = 0 
(для насоса ) и c2u = O  (для турбины ) . Бели  для н асоса с 1 " * 0  
(соответственно для турбины c2u * O ) , т о  соотношения напоров и 
степеней реактивности будут иными . 
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На рис .  2.42 пунктиром нанесены линии Н т и L u  для случаев 
закрутки против направления вр ащения и закрутки по .на пр ав
лению вращения ( н а  входе - для насоса и .на выходе - для 
тур бины ) .  

Закру11ка против .н апр а вления вращения ( c 1 u < 0 - для насо
са и c2u <0 - для турбины ) увеличивает энергию, переданную 
жидкости или отобранную у нее. З акрутка по направлению вра 
щения уменьшает р аботу лопаточной машины (см . рис .  2 .  42) . 
Линии ,  соответствуюЩие  коэффициентам теоретическо го напора 
( р а боты) , смещаются на ве.Jiич ину u 1 ё1 u или, соответственно,  н а 
величину u2ё2и · Здесь u 1  = и1 /и2 и u2 = и2/и 1 .  Путем «подкрут.ки» 
в сторону, обратную н аправлению вр ащения ,  можно получить 
напор от .насоса пр и степени реактивности Qк = 1 (при этом 
C2u = C1 u ) и даже при  Q1,> 1 . 

По величине относительной закрутки ёu или связанной с ней 
степени реактивности, учитывая характер кривых, приведеиных 
н а  р ис .  2 .42 ,  можно выбрать тип лопаточной машины в зависи
мости от ее назначения и оценить ее свойства в н аиболее общем 
виде .  

Так, если требуется лопаточная машина  с большим значени 
ем  коэффициента работы, с большой удель:ной мощностью 
( мощностью, приходящейся на единицу расхода ра бочего тела )  
при огра 'ниченной величине и2, то  следует применять лопаточную 
машину с ·большой О'lшосительной зак·руткой ёu ,  т.  е .  активную 
лопаточную машину. Высокий к. 1п . д . в такой машине получить 
трудно, та.к как значения скоростей протекания р а,бочего тела в 
ней (при  заданной окружной екорости) будут высокими .  И на 
оборот, высокого значения 1к. п . д. следует ожидать от машины 
с малой от:носительной закруткой, .но р абота ступени при этом 
будет невелика , поэтому такие  машины чаще всего выполняют 
многоступенчатыми .  

Из р а·ссмотрения протекания кривых, приведеиных на  рис .  
2 .42 ,  можно сделать и другие з а,ключения .  Если ,  н апр имер,  на 
выходе из компрессора  требуется только кинетиче:кая энертия 
потока ( н апример , у вентилятора ) , то целесообраз:но применять 
лопаточные машины малой реактивности .  Если же на выходе 
требуется в основном потенпиальная  энергия ( высокие давле
ния и малые екорости ) , то следует 'предпочесть реактинные ло
паточные машины ( насосы для ж идкостl'! ) .  

При  выборе  типа лопаточной м ашины исходят из большого 
числа конструктивных, экономических и эксш1уатационных т'ре
бований .  Здесь был и  упомя .нуты лиш ь  примеры общего подхода 
к выбору типа  лопаточной машины  исходя из ее свойств , выра 
женных в общем виде .  Часто решающую роль  иг.р ают сообра 
жения прочности .  Для р адиальных машин , и сходя из условий 
прочности , ч асто оказывае'!'ся целесообразн ы м применять колесо 
с радиальными JlОПатками  (.насосы для перекачки жидкого водо-
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рода ,  компрессоры наддУIВа ,  центростремительные турбины)  -
� I л для турбины и /32л для насоса = 90°. 

В дальнейшем , когда мы будем разбирать требования ·К на 
сосам и турбинам  ЖР Д, оста новимся более под,роб.но на  выборе  
их параметров, связанных с коэффициентом теоретического на 
пора ( р аботы) или степенью реактивности. 

2. 1 0. ЭЛ ЕМ Е Н Т Ы  Д ВУХМ Е Р Н О й  Т ЕОР И И  
Т ЕЧ Е Н И Я В П Л О С К И Х  Р Е Ш ЕТ КАХ 

2 . 1 0. 1 .  МЕТОДЫ Р Е Ш Е Н ИЯ ЗАДАЧ ДВУХМ Е Р Н О И  ТЕОР И И  
Т ЕЧ Е Н ИЯ В ПЛОСКИХ Р Е Ш ЕТ КАХ 

Прямая задача двухмерной теории  состоит в определении 
поля скоростей жидкости Vx = Vx (X, у) ; vy = vy (x, у )  для задан
ной 1плоской решет1ки .  Особый интерес представляет случай по
тенциального ,  т .  е . 1безвихревого потока .  Безвихревой поток 
это поток, частицы которого не вращаются во�руг •своей оси .  
Важность случая безвихревого потока определяется тем обсто
ятельством ,  что при  обтекании потоком �nрямых и неподвижных 
круговых решеток вращение частиц практически отсутствует 
почти во всем потоке, зз  исключением областей небольшой про
тяженности ,  где происходит рез,кое изменение величины скоро
сти и где, следовательно, угловая с.корость вращения частиц 
жидкости Q значительна .  

При  обтекании лопаток такими  областями являются - по
граничный слой на  теле, опутная струя з а  кромками л оп а го к и 
скачки уплотнения .  В пограничном слое скорость изменяется от 
нуля на  поверхности тела  до значительной скорости на  границе 
слоя .  Вращающиеся в пограничном слое частицы попадают в 
спутную струю за телом .  В спутной струе находятся и вихри,  
о бразовавшиеся в результате отрыва  и свертывания погр анич
ного слоя . 

При безотрывном обтекании  тела  толщины :пограничного 
слоя и спутной струи оказываются малыми по сравнению с раз
мерами тела .  В первом приближении их можно исключить из 
р ассмотрения и можно заменить рассмотрение обтекания тела 
реальной жидкостью р ассмотрением безвихревого обтекания 
идеальной (.невязкой )  жидкостью. Получаемые при этом законо
мерности являются близкими  · К  1р еальным .  

В случае вр ащающейся круговой решетки задача  осложня
ется тем,  что поток в от:носителыном движении является вихре
вым ,  непотенциальным ;  в абсолютном движении поток ,считается 
потенциальным . Все преобразования 111роводятся по отношению 
к а бсолютному движению, влияние вращения ,насоса учитывает
ся введением потока постоянной завихренности (-w) . 
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Ка·к известно из гидродинамики , условие потенциальности те
чения записывается в виде 

или 

2 = _1_ ( дvu _ дvх )= о  
2 дх ду ' 

дvх = дvу 
ду дх ( 2 . 1 15 ) 

Известно, что если выполняется условие (2 . 1 1 5 ) ,  то сущест
вует такая функция <р = <р (х, у) , через которую можно выразить 
Vx и Vy следующим образом :  

v = д:р . д:р 
х дх ' Vu = -ay 

Функция <р называется потенциалом скорости .  Введение по
тенциала скорости <р облегчает задачу определения  Vx и Vy при 
потенциальном течении,  та'к как вместо двух неизвестных ( Vx и 
vy ) можно оперировать одной неизвестной функцией <р. 

Уравнение неразрывности для двухмерного течения записы
в а ется в виде 

д (QVx) + д (QVy) 0 . 
дх ду 

Если среда является несжимаемой или если сжимаемостью 
среды можно пренебречь (М <0,3-:- 0,4 ) , то уравнение неразрыв
ности запишется в виде 

или 

дvх + дvу - 0  
дх ау - ' 

дvх = - дvу 
дх ду 

Тогда вместо переменrных Vx и Vy мож,но использовать функ· 
цию 'Ф ='Ф (Х, у) ,  называемую функцией тока ,  с которой Vx и Vy 
связаны следующим образом : 

- д<ji • д<li Vx --- ' Vu= -· 

ду дх 

Если поток является потенциальным и несжимаемым, то для 
определения Vx и Vy можно воспользоваться и функцией <р, и 
функцией 'ЧJ. 

На  рис .  2 .45 представлены  линии <p = coпst и 'ljJ= ·:_oпst. Свой-

ство этих линий состоит в том, что скорость потока v нормальна 
к линии  cp= const и 1касательн а  ·к линии oq1 = const. Линия 
<p = const называется линией равного потенциала,  а линия 
'ljJ = const - линией тока .  Из·менение ·функции <р по 'НОрмали к ли
нии равного потенциала определяет величину скорости : 

94 

.!..'f... = v. 
дп 



Можно показать ,  что потенциал скорости qJ и фу,нкция тока 
'ljJ Я)Зляются гармоническими функциями .  Это позволяет nред
ставить их в виде сум,мы гармонических фуrнкций : 

'f = ер! + 'f2 + 'fз + · · . ; 

Ф = ·�� + Ф2 + Фз +  · · · · 

Другими словами ,  р ешение сложного течения можно пред
ставить как сумму решений простых течений,  на которые р азло
жено сложное течение .  Такими простыми течениями ,  н азываемы
ми  «особенностями»,  являюген три течения : пар аллельное тече-
ние, течение от точечного источника 
( или  к точечному стоку) и течение 
вокруг вихря ( рис .  2 .  46) . У 

Для каждого из этих простых те
чений известны выражения потенци
ала скорости qJ и функции тока 'ljJ.  
При решении задачи об обтекании  
лопаток лопатка заменяется такой 
системой особенностей , которая  
удовлетворяет граничным условиям :  
линии тока ,  прилегающие к поверх
ности лопатки, совпадают с конту
ром лопатки, а точка схода жидко
сти с лопатки совпадает с выходной 
кромкой лопатки (условие безот
рЬ!Iвного обтекания ) .  

х 

Рис. 2. 45. Линии тока ( 'i' =  
= const) и линии равного по· 

тенциала (cp = const) 

Тогда решение з адачи найдется путем сложения потока ,  на 
бегающего н а  лопатки, и потока, ,создаваемого системой особен
ностей, з аменяющих лопатку. Этот метод называется методом 
особенностей . Метод особенностей позволяет решить задачу для 
обтекания лопатки любой формы.  Трудность заключается в оп 
ределении интенсивности системы особенностей, при  которой 
удовлетворяются гр аничные условия .  Требуется проведение ряда 
последовательных приближений,  увеличивающих объем ра сче
тов .  В настоящее время эта трудность преодолевается исrпользо
ва'нием ЭВМ. 

В дальнейшем ,нами �будет использована  р а бота [60], в кото
рой на оонавании метода особенностей решена задача об  углах 
О'Гставания потока от направления лопаток для круговой решет
ки с учетом переменной высоты канала .  

Другим методом расчета обтекания является метод конформ
ных преобразований ,  в rкотором используется хо;рошо разрабо 
танная теория функций комплеконого переменного. Решается 
з адача обтекания простой фигуры - окружности. Решение мето
дом конформных преобразований лереносится на обтекание ло
патки заданной формы. Сложность метода заключается в под-
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боре комплексной фу.нкнии ,  которая отобразила бы контур ло

п атки в окружность . 
В настоящее время эта з адача решена для некоторых част-

ных случаев .  Например , найдены отображающие функции для 

прю1ой решетки, составленной из пря:\I ЫХ отрезков, для круто
вой решетки с лопатками, являющимися отрез,ками  логарифми-

у �=const у 

tp=const. 
х 

а) о) х 

У �=conэt у 

tp=COI1St �=COI1St tp= COП.St 

8) х 
г)  

х 

Рис. 2.46. Система особенностей : 

а�плоско п а р а ллельное течение; б-теч ен ие от точ еч ного и сточ 
н и ка ; в-течение к точ ечно м у  стоку ;. г-теч�n:ие вокруг ви хр я  

ческой спирали .  При н аличии отображающей фу,нкции решение 
задачи облегчается применением ЭВМ. 

Метод особенностей и метод .конфоР'мных преобразований 
могут быть применены и к решеткам переменной ширины, а 
также может быть учтена  сжимаемость среды.  

Существуют пр иближенные, так ·н азываемые канальные, м е
тоды расчета  ( см .  р аботу [6 1 ] )  обтекания лопаток. В межлопа 
точном канале прямой и неподвижной круговой реше11ки строят 
приближеНiные линии  р авного •потенциала ; во вращающейся кру
говой реше11ке приближенно с11роят линии ,  норм альные к лини
я м  тока в относительном движении ,  и задаются законом  распре
деления скоростей вдоль этих линий .  
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!(анальный метод позволяет учесть эффект сжимаемости сре
ды при ,больших дозвуковых скоростях течения .  Определив из· 
решения задачи об  обтекании  лопаток решетки поле скоростей: 
v = v (x, у) , можно найти поле давлений р = р (х, у) . При это�r ис
пользуют уравнение энергии для идеальной жидкости . 

2 . 10.2 ПОЛЯ СКОРОСТЕ й  И ДАВЛ ЕН И И  
П Р И  ОБТЕКА Н И И  Л О ПАТОЧ Н ЫХ Р Е Ш ЕТОК 

Подробное изучение методов решения задач двухмерного те
чения в решетках выходит за пределы ,н астоящего курса .  Этот 
вопрос подробно разобран в ряде книг ( см . , например ,  работы 
[20] и [6 1 ] ) . В настоящем разделе рассмотрим  картины течения 
в лопаточных решетках, 1полученные в результате решения с по
мощью двухмерной теории задач о н ахождении поля скоростей 
при обтекании конкретных решеток. Одновременно опишем ряд 
опытных результатов по измерению полей скоростей и давлений  
в лопаточных решетках. 

2. 1 0. 2. 1 .  Течение в прямой лопаточной решетке 

В р аботе [2] ,приведе.ны результаты расчета методом кон
формных отображений потенциального обте.кания компрессор
ной решетки,  црофиль лопат:ки которой приведен н а  рис .  2 ,47,  а .  

Решетка имела относительный шаг t/b = 1 и угол установки про
филей :х;=45°. Графи/К рас!Пределения скоростей по разверт·ке об
вода .профиля для различных углов атаки приведен на 
рис .  2 .47 , б. Рассматривалось обтекание  при положительных уг
лах атаки ( соответствующих натека1нию на  вогнутую сторону 
профиля ) . При обтекании с нулевым углом атаки скорость до
вольно ,резко возрастает от нулевого з,начения в передней точке 
разветвления ( критическая точrка)  до максимального значения 
на  ,опинке юрафиля и несколько меньшего значения на воnнутой 
стороне. З атем скорость плавно уменьшается к выходной кромке 
ввиду диффузорности ,решетки .  По мере увеличения угла атаки 
картина обтекания меняется . Передняя критическая точка не
сколько омещается в сторону корытца . Возле нее у спинки обр а 
зуется :рез1кий ,пик скорости . Поток ускоряется п р и  обтекании 
входной кромки профиля .  З атем скорость резко уменьшается. 
Этому резкому понижению скорости соответствует положитель
ный градиент давления ·и может наблюдаться отрыв погранично
го слоя (для таких решеток при t�В--т- 1 0°) . До появления отры
ва р аопределение скорости, полученное теоретически, хорошо 
согласуется с экспериментальными данными,  за исключением 
выходной кромки, где образуется спутная струя. 

На рис. 2 .48 приведен профиль активной турбинной рабочей 
решетки ТР- 1 А  и распределение скоростей по р азвертке обвода . 
профиля ( см .  р аботу [6 1 ]) , 'Полученное расчетшым методом ( ка
нальным м етодом Самойловича-Шерстюка)  - линии и опыт-
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J-/=0'; 2-i= 1 0° ; 3--/=20° 
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Рис. 2.48. Распределение nриведеиной скорости д. по 
профилю TP- l A  турбинной активной осевой решетки 



ным путем - точки .  Угол входа потока � 1 = 2 1 °, относительный 
шаг решетки t= 0,585 ; Лw, = 0 ,76 . Скорость у спинки лопатки зна
чительно превышает скорость у корытца . На спинке лопатки 
вблизи выходной кромки расчет указывает на существование не
большого диффузорнаго участка ( по результатам опытов такой 
участок отсутствует) . 

Корытце 

g i 
���--��--�--�----�---д-- Номера 

а )  
Спинка 

о >  - 0, 4  

\ 
\ \  
\ \ \  корытце \\1 

9 1 ?  

Номера точек 
Рис. 2.49 . Распределение безразмерного давления р по профилю 

TP- I A  турбинной активной осевой решетки :  
а-при различных углах потока 1\ 1 ;  б-при различных числах М w , (f\,= 18°) 

На рис .  2 .49 для того же профиля приведены опытные эпю р ы  
раопределения давления по обводу профиля при р азных углах 
входа потока и разных числах М w , ( см . р аботу [2]) . При малом 
угле входа ( � 1  = 1 8°) на входном участке опинки возникает диф
фузорнее течение, при больших углах входа у всей спинки воз
никает конфузорное течение. Область минимального давления 
располагается вблизи выходной кромки. Давление у корытца 
значительно превышает давление у спинки. Скорость в езде 
остается дозвуковой и почти не влияет н а  характер р аспределе-
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ния давления .  З аметно лишь , что область м инимального давле
ния с увеличением скорости перемещается к выходной кромке. 

На рис. 2 .  50, а (см . р аботу [24]) приведены эпюры распреде
ления давления по профилю реактивной решетки .  Изменение 
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Рис. 2.50. Р аспределение безразмерного давления р 
по профилю турбинной реактивной осевой решетки 
(а) при различных углах потока ао и зависимость 
коэффициента потерь в реактивной решетке (б) от 

угла потока ао (b/t= 1 ,35; М = 0,5) 

давления носит более плавный характер, чем у активной решет
ки .  Окружные проекции сил давления н а  профиль определяют 
величину окружного усилия .  Перепад давлений н а  обоих турбин
ных профи.'lях создается в основном из-з а  наличия разрежения 
на спинке. 

2. 1 О. 2. 2. Течение в круговой вращающейся решетке 

Течение во вращающи�ся КJруговых решетках носит более 
сложный характер, так !Ка;к течение по межлопаточному ·каналу 
происходит в поле инерционных сил.  Найдем закон расп·ределе
ния скоростей в поперечном сечении  межлопаточного канала для 
вращающейся круговой решетки ( cz = w. = O) . В ыделим в межло-
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паточном ка,нале  элементарный объем жидкости с м ассой dm = 
r;;. bdnds, где Ь - ширина  канала в .направлении,  перпендикуляр
ном плоокости чертежа ( •рис . 2 .51 ) . 

Р ассмотрим равновесие элементарного объема жидкости в 
н аправлении норм али к линии тока в относительном движении 
( см .  р а·боту [54] ) . На выделенный элемент действуют следующие 
сшiы, имеющие составляющие в .направлении нормали :  

Рис. 2.5 1 .  К определению изменения скорости п о  шири
не меJКлопаточноrо канала колеса радиальной лопаточ

ной м ашины 

поверхностные силы (давление ) , суммарная составляющая 
которых равна : 

Pп =(p + dp) bds - pbds = dpbcls ; 

составляющая центробежной силы инерции, возникающая 
ввиду наличия центростремительного ускорения из- за  вр ащения 
колеса , 

dmw2r cos � ;  

центробежная сила инерции, ·возникающая ввиду наличия 
центростремительного ускорения из -за кривизны линии тока ,  

w2 dm - ·  
Rs ' 

корио.1исова сила инерции 

dm2ww. 
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Сумма всех этих сил равняется нулю:  

w2 - dpbds+dmw2r cos �+ dт - - dm2ww=0. (2 . 1 16) 
Rs 

Разделив и умножив первый член левой части уравнения на 
dr 

Qdn, сократив все члены на  dm = Qdsdnb и заменив cos � = - , 
dn 

получим 
_ dp + ro2rdr + �-2ww =O. 

Qdn dn Rs 
(2 .  1 17) 

Полагая энергию струек по шагу !ПОстоянной, что спр аведли
во для абсолютного потенциального, хотя и неустановИiвшегося , 
движения (см.  р аботу [38] ) , из уравнения (2 .8 1 )  получим следу
ющее соо�ношение: 

W dw = - �+ ro2rdr . dn Q.dn dn (2. 1 18 ) 
В соответствии с выражением (2 . 1 1 7 )  это  соотношение пре

образуется так : 
dw w - =2ю- - . 
dn Rs 

(2. 1 1 9) 
Произведем интегрирование уравнения ( 2 . 1 1 9 ) , приняв, что 

радиусы кривизны всех струек равны р адиусу лопатки (Rs =Rл ) : 

w n 5 dw 5 dn 
2ыRл - W  

= 
Rл ' 

wcp О 
(2 . 1 20)  

Полагаем, что н а  средней линии .канала (n = O) W = Wcp ·  Ин
тегрируя уравнение (2 . 1 20 ) , получим 

n 
2ыR. - w  - R . =е ,, 
2ыRл - Wcp . ' 

n 
При ра зложении е- Rл в ряд 

n 
- т  n n2 е л = l - - + --2 - . . . , 

Rл 2Rл 
если ограничиться двумя пер выми членами  (так как n/H .• 4::. 1 ) ,  
то после преобразований получим 

W=Wcv ( 1 - ;J+2wn. ( 2 .  1 2 1 ) 
Из уравнения (2 . 1 2 1 ) следует, что изменение  скорости попе

рек канала подчиняется линейному з акону.  Большая скорость 
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возникает у задней ( н�ра бочей) стороны лопатки, меньшая - у 
передней ( рабочей )  стороны.  Иопользуя уравнения (2 .8 1 )  и 
( 2. 1 2 1 ) ,  МОЖIНО найти теоретическое р аопределение давления в 
!II ежлопаточном канале. 

Покажем на примере радиальных лопаток, что р азность скоростей, выра
жаемая вторым ч,1еном правой части уравнения (2. 1 2 1 ) , определяет передачу 
колесом момента, равного моменту от кор иолпсовых сил. 

На рис. 2.52 показаны эпюры относительных скоростей, соответствующих 
круговой решетке с радиальными лопатками. Скорость у нерабочей стороны 
назовем Wx, а у рабочей - Wy. 

Переаняя стенка 

Рис. 2.52.  Теоретическое распределение скоростей 
по ширине межлопаточного канала колеса ради

альной лопаточной машины 

Из формулы (2 . 1 2 1 ) следует, что 

t 
Wx = Wcp + 2о> 2 = Wcp + ыt; 

t 
Wy = Ulcp - 2о> 2 = Wcp - rлt . 

(2 . 1 22) 

(2 . 123) 

На радиусе r переnад давлений на лоnатке найдется из уравнения (2. 8 1 ) :  

РУ - Рх = Ар = 
w;- w� 

Q Q 2 

или с учетом выражений (2. 1 22) и (2. 1 23) 

Ар = Q2ootwcp .  (2 . 124) 
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Мтrент  от перепада давлений найдем из соотношения 
r ,  

М � - S r!J.pbz_,dr . 
, ,  

Подс rав .тяя выражение (2 .  1 24 )  в ( 2 .  1 25 ) , получюi 

w мjсек 
ЧО 

1---
JO 

� 
20 

r ,  
М = - \ 2' • >QtWcpbz_ ,rdr . 
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Рис.  2.53 . Действите.%ное распреде.тение ско
ростей по иежлопаточному каналу колеса ра

диальной лопаточной машины 

(2 . 1 25) 

(2 . 1 26) 

За�rеняя в уравнении (2. 1 26)  QtWc pbzп через массовый расход G, получим 
'• 

М = - 2Goo J rdr . 
' •  

(2 . 1 27) 

Интегрируя (2. 1 27) , получим выр ажение (2.53) , т. е. момент М является 
моментом кориолпсовых сил, передаваемым от колеса жидкости. Удельная 
энергия, переданна я  колесом,  в соответствии с этим моментом , определится 
ранее выведенной формулой (2.6 1 ) . 

На рис .  2 .53 ( см .  р аботу [52] ) показа.но распределение ско
ростей в колесе центробежного -компрессора  н а  разных р ади 
усах. Р аспределение скоростей , соответствующее расчетной схе 
ме течения,  имеет место на входных ;радиусах и в сере,цине кана 
л а ; н а  выходных р адиусах действительная картина течения 
сильно отличается от расчетной .  

Примерно такое же ра спределение скоростей на блюдалось в 
колесе ,насоса ( см .  р аботу [52]) . Отклонение от расчетной схемы 
течения связано с отставанием потока  от напр авления лопаток 
вследствие инерции жидкости и наличием сил вязкости (отрыв
ных зон и вторичных течений) . 

2 . 1 0.3. ОТКЛ ОНЯ Ю Щ И Е  СВОйСТВА Л О ПАТОЧ Н ЫХ РЕШЕТО К 

Н а  выходе из решетки поток жидкости может иметь направ
ление, отличное от направления касательной к средней линин 
профиля,  из - за двух основных причин . 
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Первая  rп·ричина - проявление инерционности жидкости, а 
вторая связана с в.1 иянием толщины пограничного слоя,  наличи
е :\1 отрывных зон и т .  п . , т. е .  с влиянием вязкостных сил при об 
текании решетки .  Действие инерционных и вязкостных сил про 
является совместно, но методически удобнее р ассмотреть их 
в.сшяние на течение в решетке раздельно .  Отклонение пото

-
ка от 

направления решетки в результате инерции потока проявля"1ось 
бы и при  течении идеальной жидкости. 

2. 1 0.3. 1 .  Влияние· инерционности жидкости на отклоняющие 
свойства р ешеток 

Всякая решетка ,  составленная из профилей с углами  �2л =F  
+ � 1 л  ( а  при  н атекании с углом атаки,  н е  равным нулю, и при  
�2.'1 = � 1 л ) , изменяет направление потока .  При  этом поток, вслед
ствие его Иlнерционности,  стремится сохранить первоначальное 
направление, в результате чего поток, проходя через р ешетку, 
поворачивае'Гся на меньший �гол, чем угол изгиба профиля .  

В прямой р ешетке (осевая машина )  для наблюдателя, пере
мещающегося вместе с 1потоком жидкости ,  о�клонение потока 
объя снялось бы тем, что центробежные силы инерции, возника
ющие из-за кривизны nрофиля, у выхода из р еше'Гки отклоняют 
поток в направлении от центр а .кривизны. Н а  выходе из решетки 
давление 1по обеим сторона!М профиля выра внивает�я и избыточ 
ное давление с вогнутой стороны у конца профиля уже не урав
новешивает центробежную силу инерции .  Отклонение пото·ка от 
заданного .геометрического направления потока 1На выходе из  р е
шетки 'будет иметь место для любой .решетки - неподвижной и 
вращающейся , прямой и .круговой .  Чем больше густота решет
ки, тем меньше будет отличаться направление потока от направ 
ления, задаваемого решеткой. Чем р еже р ешетtка ( чем меньше 
ее густота ) ,  тем это явление будет оказываться сильнее. 

На ·рис.  2 . 54 представлена  ·схема изменения углов на  входе в 
прямую и в хруговую решет.ки постоянной ширины и на выходе 
из них [круговую решетку (см .  р ис. 2 .54, а) можно конформне 
отобразить ( с  сохранением углов ) в плоскую решетку (см.  рис .  
2 . 54, б) ] . Если выходные углы средней линии црофиля больше 
входных (см .  р ис. 2 .54, б, профиль Б ) , то поток будет выходить 
под меньшим углом,  чем угол �2л (б = �л-�2>0) .  Если выход
ные углы меньше входных (см .  рис. 2 .54, б, профиль В ) , то по
ток будет выходить с большим углом, чем угол �2л ( б < О) . При 
неизменном угле профиля поток не отклоняется ( б = О ) (см. рис .  
2 .54 ,  б, :профиль А ) .  

Во  вращающихся круговых р ешетках на отклонение потока 
влияют также кориолисовы силы инерции. Поэтому влияние ко
нечного числа лопаток особенно си.'IЬНО сказывается на работе 
радиальных компрессорных машин .  
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Рис. 2 .54. Схема отклонения потока неподвижной круговой решеткой (а) и плоской (прямой) решеткой (б) 

Рис. 2.55. Разность энергий давления по обе стороны лопатки коле
са (А) и разность энергий давления в колесе и на входе в колесо 

насоса (Б) :  ш = 70 i fceк 



Рассмот•р им кратко физические явления, объясняющие допол
нительное отклонение потока от направления лопаток в центро
бежных насосах и компрессорах. 

Перепад давлений на  лопат-ке колеса центробежного насоса 
связан  с обтеканием лопатки в относительном движении и с на
личием кориолисовых сил инерции . В выходном сечении колеса 
с о ·беих сторон выходных кромок лопаток давление выравнива
ется . Опыт подтверждает это (см .  р ис . 2 .55 ,  где пр ивеДЕ�ны дан-

Р и с .  2.56. Силы, действующие на  частицу жид
кости в межлопаточ,юм канале и н а  выходе из 

центробежного колеса 

ные о разности энергий давления на передней и з адней стенках 
лопаток колеса центробежного н асоса ) . 

Такое распределение давлений по лопатке означает, что в 
выходной части межлопатоtrного ,канала кориолисова сила инер
ции Fни. не уравновешивается силами  давления и перемещает 
жидкость в окружном н аправлении в стор01Ну, обратную направ
•1ению вращения ,  изменяя направление !Потока (см .  рис .  2 .56 н 
2 .57, где ·схематично представлены силы, действующие на  части
цу жидкости и основные кинематические сооТtношения для коле
с а с загнутыми назад лопатками ) . Из-за выр авнивания давле
ния у концов лопаток жидкость «недокручивается».  Практиче
ски это означает, что поток «проскальзывает» , т. е .  как бы полу
чает окружную составляющую в сторону, обратную н аправле
нию вращения, и выходит под углом, отличным от угла лопаток 
( Cl\1.  рис . 2 .57) . 
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Приращение энергии жидкости в р езультате воздействия ,н а 
поток колеса лопаточной машины, соответствующее действитель
но отбираемой от колеса механической энергии,  н айдется н з  
уравнения Эйлер а , в которое должна  быть подставлена действи
тельная  величина c2u : 

(2 .  1 28) 

Теоретический напор ,  соответствующий окружной составляю
щей скорости, р ассчитанiНЫЙ по схеме z = oo , G<бозначим Нт "" :  

.... 
(2 .  1 29) 

Величина Нтоо предста1вляет собой напор ,  который теоретиче
ски мог бы быть передан жидкости, если бы реализовалась схема 

Рис .  2.57. Треуrо.тiьники скоростей на выхо· 
де из колеса с учетом и без учета влияния 

конечного числа лопаток 

течения z = со . Для цент
робежных насосов отли
чие Н т от Н тоо велико 
( в  отдельных случаях оно 
составляет 30--;--40 % ) . 

Введем понятие о ко
эффициенте, учитываю
щем различие в величи
нах Нт и Нтоо: 

kz = Hт/Hroo •  (2 . 130) 
Н а  соотношение Нт и 

Н тоо сильнее всего влияет 
число лопаток. Поэтому 
этот коэффициент назы

вается коэффициентом , учитывающим конечное число лопаток. 
В р адиальных центростремителыных турбинах, имеющих вы

ход из 'Колеса в виде цилиндрической !ПОверхности радиуса r2 
( рис .  2 .58 ) , поток в силу его инерционности ,  также отклоняется 
от на!Правления лолаток Благодаря выравниванию давления у 
концов лопаток кориолисова сила инерции не у1равновешивается 
силами давления и отклоняет поток, причем это отклонение бу
дет •Происходить в направлении Вiращения .  Поток в JЮ,Тiесе цент
ростремительной турбины «недор а.а�ручивается» .  Так же, как 
о бычно бывает и в случае  центробеж•ной компрессорной маши
ны, это о бстоятельство 'будет уменьшать р аботу, что видно из 
треугольников скоростей (см .  рис. 2 .58, .на котором для нагляд
ности величина отклонения преувеличена ) : 

Lu = c1uU1 - C2uU2 < Luoo = C1uU1 - C2uooU2 . 

В ту,р бинах число лопаток обычно больше, чем в компрессо
рах и н асосах, поэтому в тур бинах о11клонение потока от направ 
ления лопаток незначительно.  В центростремительных тур бинах 
с осевым выходом влияние инерционности жидкости н епосред-
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ственно не  влияет н а  о г.кло.нение потежа на  выходе, но  может 
оказать влияние на перераспределение скоростей по радиусу. 
Последнее обстоятельство подтверждается опытами  (см .  работу 
[46]) . 

' 

Во  вращающихся круговых решетках уго.!J отклонения пото 
ка ,  связанного со стремлением сохранить направление,  и угол 

Рис.  2.58. Силы, действующие на частицу ж идкости 
в межлопаточном ка нале и на  выходе из колеса цен

трострем ительной турбины 

отклонения ;потока ,  вызванного вращением (воздей ствие корио 
лисовых ·сил ) , могут складываться, а могут и вычитаться друг 
из д·ру;га .  Так, н апример ,  для центробеж•ной машины при углах 
натекания , меньших выходных углов лопаток (диффузорная  ре
шетка ) ,  углы отклонения потока суммируются ( 6 = �2л- � I л>О. 
см .  рис .  2. 54, а, профиль Б ) . При углах натекания,  больших 
чем выходные углы лопаток (конфузорная  решетка ) ,  отклонение 
потока , ·связанное со стремлением сохра,нить направление, мо
жет превышать отклонение ,  вызванное вр а щением,  и может 
иметь место 6 < 0 (см. рис .  2 . 54 ,  а ,  1профиль В ) . В этом случае 
действительная  величина C2u будет больше,  чем c2uoo ,  и Нт мо
жет быть больше,  чем Нтоо ( см .  р аботу [59] ; см . также разд. 
3 . 1 . 1 .3 ) . 

2. 1 0.3.2. Влияние вязкости на отклоняющие свойства решеток 

Направление скорости течения погра.нич.ного слоя профиля 
совпадает с ;направлением касательной к 1профилю. Но несим
метричность р азвития погр анич.ного слоя в межлопаточном ка-
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нале приводит к отклонению потока .  Направление скорости по
тока будет отклоняться в сторону поверхности с меньшим зн а 
чением толщины пограничного слоя.  Напр имер,  поток на выходе 
из диффузорной решетки отклоняется в сторону вогнутой по
верхности лопатки вследствие  увеличения толщины погранично· 
го слоя,  его н а бух а н и я  и отрыва на  опинке лопатки . В густых ре 
шетках это явление  может оказывать большее влияние, чем не
докрутка потока вс.'Iедствие ограниченной густоты. Отрывные 
зоны приводят к увешrчению относительной окорасти и ,  в свою 
очередь, к отклонению C2u от расчетной величины . 

Отклонение действите.Тiьного направления скорости на  выхо
де из решетки от расчетного направления может быть связано 
и с рядом других факторов, например,  ·как  это будет показано в 
дальнейшем, с отклонением потока в косом срезе турбинных ре
щеток при сверхкритических перепадах. Отличие теоретического 
н апор а или теоретической удельной р а боты лопаточной м ашины 
01· расчетi;Jого теоретичеокого напора (1ра боты) может иметь мес
то также в результате того, что в р асчетной схеме (в частности, 
при z = oo)  рассматриваются потоки с р авномерным распределе
нием скоростей , тог да как в действительности потоки в межло
паточных каналах имеют неравномерное распределение скоро 
стей (см .  р ис . 2 .53) . 

В дальнейшем при  изложении мат�риала по конкретным ви
дам лопаточных машин ·будут приведены формулы для учета ко 
нечного ч и сл а  лопаток. 

2. 1 1 . УЧ ЕТ ТР ЕХМ Е Р Н ОСТИ ПОТО КА П Р И  РАСЧ ЕТ Е 
Л О ПАТО Ч Н ЫХ МАШ И Н  

Для ра счета машин с лопатками  большой протяженности по 
нор м а л и  к поверхности то,ка нео-бходимо знать изменение  пара 
метров жидкости в зазорах :перед J):Опа11ками и за  лопатками .  
В закрученных потоках, текущих в пространстве, огр аниченном 
поверхностями вращения (·стенками корпуса ,  обтекателями ,  ко
жухом и т.  п . ) , инерционные силы,  возника ющие при огибании 
потоком обводов .корпуса , уравновешиваются силами  давления ,  
следовательно, давление  и другие параметры газа по нормали к 
потоку будут .неравномерны.  

Р асчет трехмерного простр анственного потока жидкости 
представляет большие  трудности. Поэтому приходится !пр ибе
гать к упрощающим представлениям .  Так, например,  считается 
целесообразным так проекти,ровать ·ступень лопаточной маши
ны ,  чтобы линии  тока жидкости образовывали поверхности тока ,  
близкие к поверхностям вращения ;  при  этом можно ожидать 
уменьшения .потерь и ,  ·кроме того, у;прощается р асчет машины,  
так как можно бо.тrее >Н адежно использовать результаты проду
вок ПJi оских решеток .  
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Опыт показывает, что скорости по нормали не превышают 
5---о-6 %  меридиональной скорости .  Следователь:но, р ассчитывая 
параметры в граничных сечениях лопаточного венца (на входе 
и на выходе) , учитывают изменение  параметров, характерное 
для состоя'ния равновесия жидкости в направлении нор мали к 

поверхности тока, т . е. налагают требование  отсутствия отклоне
ния поверхностей тока от поверхностей враrцения : 

Сп = 0  (cr = O) . 

Р а бота колеса лопаточной машины определяется планами 
скоростей на  входе и !НЗ выходе. Треугольники скоростей для 
лопаточной машины будут полностью заданы для всех сечений 
по нормали (для осевой машиrны - по радиусу) ,  если будет за 
дан закон изменения по нормали окружных составляющих 
C J u (n) и C2u (n), меридиональных составляющих с1т(п) и с2т(п) 
и окружной скорости u (n ) , т. е. всего пяти переменных. Следо
!Вательно, кинематика потока на входе в ступень и н а  выходе 
из нее для ,каждого сечения по но,рмали будет описываться 
пятью уравнениями .  

Условия равновесия , записанные для сечений потока на вхо
де в р абочее колесо и на выходе из н его, являются двумя урав·  
нениями из пяти,  необходимыми для полного задания потока 
на  входе в машину и на выходе из ,нее. Третьим уравнением бу
дет закон изменения окружной скорости по радиусу: 

U = (f)Г. 
Четвеtртым уравнением целесообр азно задать распределение 

энергии по нормали к поверхности тока (по высоте или по ши 
рине лопатки) .  Часто добиваются получения постоянной работы 
(напора )  по высоте лопа11ки.  При  этом во всех сечениях лопатки 
по нор мали :будет подводиться или отводиться одинаковая энер 
гия ,  что иоключит взаимное влияние струек друг н а  друга ,  ко
торое может привести к дополнительным потерям .  Пятое урав
нение ,  вообrце говоря, может быть :произвольным ; оно и опреде
лит окончательно вид ступени лопаточной машины. Практически 
изменение параметров жидкости по нормали учитывают при до
статочно высоких лопатках : Dср/hл < Б---о-8. 

Остановимся на  выводе ур авнения равновесия .  Рассмотрим 
равновесие элементар,ного объема жидкости в неинерциальной 
системе координат, т .  е .  в ·системе  координат, соединенной с 
этим объемом .  

На  элементарный объем жидкости в зазоре  лопаточной ма
шины (рис .  2 .59) , обладающей окружной составляющей окоро
стью Си и меридиональной скоростью Cm, действуют центробеж
ные силы инерции и разность давлений .  Угловая скорость вра
rцения системы координат равна cu/r. 
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Выражение для центробежной силы инерции,  действующей 
на элементарный объем во вращающейся системе координат, з а 
пишется так :  

N 
r 

г де df - площадь эле:\Iента в шюскости ,  касательной к линии 
тока .  

\ 

Из-за наличия кривизны 
линий тока н а  частицу 
жидкости в з азоре  в системе 
координат, перемещающей
ся вместе с частицей, будет 
действовать также центро-
бежная сила N н :  

QC�dfdn 
R 

Суммарная составляю-
щая сила давления по НО'Р 
м а л и  будет равна : 

Рп = (р + dp) dj - p:IJ= 
= dpdf. 

Рис. 2.59. К выводу уравнения рав
новесия 

Поскольку мы рассмат
ривали элементарный объем , 
который не  движется отно
сительно системы координат, 
то кориолисова сил а инер
ции р авна нулю .  

В подвижной системе ко-
ординат частица находится 

в р авновесии и сумма  проекций сил на направление нормали 
n - n  равна нулю : 

N cos y - NR - Pп =O ,  

или  в развернутом виде 

r 
окончательно получим 

QC�dfdn 
= dp:if + --'--

R
-

2 2 dp си C m - = Q - cos y - Q - .  dn r R 
(2 . 1 3 1 )  

Уравнение ( 2 . 1 3 1 )  н азывается уравнен ием равновесия по 
нор :\1 а .1 и .  
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Для осевой машины, полагая у = О  и R = CXJ, т. е .  пренебрегая 
искривлением линий тока в меридиональной плоскости , получим 

2 dp си 

-
=Q

-
. 

dr r 
(2 .  132)  

Из уравнения сохранения энергии для несжимаемой жидко

сти (2 .  78) ( если пренебречь теплоподводом и изменением энер

гии положения и считать потери во всех струях одинаковыми) 

следует, что 
dp = - Q dL i - Q  .!!_ (�) , 
dn dn dn 2 

где i - индекс, обозначающий сечение лопатки . 
Сопоставляя выражения (2 . 1 3 1 )  и (2 . 1 33 ) ,  получим 

2 2 d ( с2) + 2 -� cos у - 2 � = - 2 dL i • 

dn , - R dn 
При Li (n)=const или Li =O 

2 2 d (c2 ) + 2 -� cos y- 2�=0. dn r R 

Для осевых машин 

(2 .  1 33)  

(2 . 134) 

( 2 . 135)  

d (c2)- + 2 с; = 0 . (2 . 1 36)  
dr r 

Заменяя в выражении (2 . 135) с2 через (с� + с�), получим 

d ( с2 ) d ( с2 ) с2 с2 
_т_ + --и- + 2 -и cos y - 2�=0, 
dn dn r R 

или для осевой машины, где Cm = Cz, так �как dn = dr, 

d ( с�) + J_[ r2d ( с�) 

+ 
2с�гl=О; dr r2 dr 

окончательно получим 
d ( с� ) +-1 d [(cur)2] О . 
dr r2 dr 

(2 . 137)  

(2 . 138)  

Это уравнение устанавливает зависимость окруж.ной и осе
вой составляющих скорости от радиуса в зазорах осевой лопа

точной машины .  
При  dLi =I= O  уравнение (2 .  1 34 )  соответственно запишется в 

виде 
d (с; ) + _1_ d [(cur)2] = _ 2 dLl _ 

dr r2 dr dr (2. 139) 
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Учет изменения �параметров по нормали к поверхности тока 
производится главным образом в осевых машинах, так как в 
осевых машинах ( в  частности, в предкамерных турбинах ЖР Д) 
лопатки относителыно длинные:  Dcp/hл = 5--7-8. Кроме того , в диа 
гональных машинах повышение давления, вызванное н а л ичием 
Си,  частично уравновешивается rповышением давления из-за кри
визны ЛИJНИЙ тока в меридиональном сечении (см . рис. 2 .59) .  

Для чисто р адиальной машины R = oo, v = 90° (направление 
нормали параллелЬIНО входной кромке колеса ) , поэтому уравне
ния (2 .  1 .34 )  и (2. 1 33 )  примут следующий вид: 

d (c2) _ 2 dL i .  
-- - - --· , 

dn dn (2 . 140) 

(2 . 14 1 ) 

Следовательно, давления на  входе в радиальное ,колесо и на 

выходе из него при принятых допущениях будут постоянны по 

ширине лопатки . 
Р ассмотрим основные приемы радиального профилирования 

осевых машин . 
2. 1 1 . 1 . ПРО Ф ИЛ ИРОВА Н И Е  Л О ПАТО К О С ЕВЫХ НАСОСО В 

П О РАДИ УСУ 

Ступень осевого насоса представляет собой сочетание эле

ментарных ступеней, расположенных ·на р азличных радиусах. 

Условия р аботы этих элементарных ступеней существенно раз

личны.  
Условия радиального равновесия, :которые целесообразно вы

держивать на  входе в рабочую решетку и н а  выходе из нее, что

бы избежать потерь, связанных �с радиальным перетеканием,  да 

дут два уравнения для определения 1кинематики потока в ступе
ни .  В соответствии с формулами (2 . 1 38)  и (2 . 1 39)  эти ур авнен ия 

для осевого насоса запишутся так :  

d ( c�z) + _!__ d [(c 1ur)2] = О; 
dr r2 dr 

d ( с�,) + _1 d [(c 2ur)2] 2 dH т i • 
dr r2 dr dr 

(2 . 142) 

( 2 . 143) 

Закон изменения окруж1нuй скорости по р адиусу и = шr явля
ется третьим уравнением.  Дополнительно формулируемые чет
вертое и пятое условия определят окончатель:но вид ступени .  
При отсутствии направляющего аппарата н а  входе в осевое ра
бочее колесо ( с 1 и = О) , что типично для осевых насосов ЖР Д, 
вполне достаточно четырех уравнений для того , чтобы опреде
лить вид ступени . Р ассмотрим ,конкре'Гные законы профп.1 ирова
ния решеток ступени осевых насосов . 
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2. 1 1 . 1 . 1 .  Ступень с постоя нной циркуляцией 

По.11 агая, что на входе в ·колесо и 'На выходе из него имеет 
место потенциальное (!безвихревое) течение, получим пятое ус
довие : 

Г = cur = const ,  (2 .  144) 

следовательно, c 1 ur = ,const и c2ur = const. 
Н а.1ичие потенциалынога течения на входе в колесо и на  вы

ходе из него означает, что подвод энергии по радиусу постоянен 
(т. е. Hтi (r) = const] : 

Hт t (r ) = ro (c2ur - c1ur ) = const. ( 2 . 145 )  

2 з 

Рз 

Рис. 2.60. Изменение давления и окружных со
ставляющих скорости потока по радиусу в сту
пени осевого насоса с постоянной циркуляцией 

( cur= coпst )  

Иногда такие ступени называют ступенями со свободным 
ви�рем ,  так как потеюшальное течение вокруг вихря описывает
ся уравнением (2 . 1 45) , выражающим собой постоянство цирку
Jiяции вокруг вихря.  

Из уравнений р адиального р авновесия (2 . 1 42)  и (2 . 1 43)  сле
дует, что :при  c 1 u r= const имеем C J z (r) = ,const и при c2ur = const 
имеем C2z (r) = const, так как Hтi (r) ='const. 

Таким образом , в идеальном случ
-
ае  ступень осевого насоса с 

постоянством циркуляции характеризуется равномерностью осе
вых скоростей . При отсутствии закрутки на входе (c 1 u = O ) [см . 
уравнение (2 . 1 32) ] входное давление .по р адиусу та,кже будет 
равномерным.  

На рис .  2. 60 показано изменение давления и окружных сос
тавляющих скорости жидкости 1по радиусу для ступени с посто
ЯНtНОЙ циркуляцией и о·севым входом .  На  выходе из лопаток ра -
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бочего колеса давление по радиусу, в соответствии с урав:нен ием 
(2 . 1 3 1 ) ,  возрастает . Интегрирование уравнения (2 . 1 3 1 )  дает 

Р2 (r) - Р2ср 
Q 

C�ucp ( 1 _ r�P ) • 

2 r2 ( 2 .  146) 

Если спрямляющий аппарат, стоящий з а  колесом , полностью 
отклоняет поток в осевом направлении,  то давление за  ним бу
дет равномерным ( см.  р3 на рис. 2 .60 ) . 

Степень реактивности ступени с постоянной циркуляцией бу
дет <переменной по радиусу. В общем случае при  c 1u =F O  выра
жение для степени реактивности за!Пишется в виде [его можно 
вывести аналогично формуле (2 . 1 Об) ] 

(2 .  147) 

Умножая ЧИСJlитель и знаменатель второго члена правой час
ти фор мулы (2 . 1 47)  на r, получим 

_ 1 ГС 1u + ГС2u 
Q - - . к 2wr2 

Следователhiно, для этой ступени (rс 1 н  и rc21, по условию по
стоянны) получим 

n = 1 _  con s t  
"'К r2 ' (2 .  148) 

т. е .  чем больше радиус, тем :больше степень реактивности . 
Коэффициент теоретического 1На1Пора (теоретичеокий напор, 

отнесенный к квадрату текущей· ОК:руJЮной скорости)  также ме
няется вдоль радиуса .  Для данной ступени Нтi ( r) = const, следо
вательно, 

( 2 . 149) 

т .  е. ,коэффициент теоретичеекого на1пор а меняется обратно про
порционально квадрату радиуса .  

Треуголыники скоростей для разных сечений  получ·аются р аз
личными (рис. 2 .6 1 ) .  Параметры в среднем сечении помечены 
индексом «Ср», в периферийном сечении - «П», во втулочном -
«ВТ». 

Изменение угла � 1 мож,но уста1новить из треугольников ско
ростей : 

1 1 6 

tg �1 = C 1z = C 1z • 

При c1z { r ) =const (Ctu =O) 

t � _ const 
g l-'1 --- , 

r 

и wr 

(2 . 150 ) 



При нулевом угле атаки rtgP1 л = const. Это соотношение оз
начает, что входная кромка лопаток ступени должна быть з акру
чена по винтовой поверхности ( 'как известно, уравнение винто
вой поверхности rtgPл = const) . Но вся поверхность лопатки сту
пени, выполненной по зако.ну CuГ = ·const, не совпадает с винто
вой поверхностью. Найдем зависимость выходного угла лопатки 

Рис. 2 .6 1 .  Треугольники скоростей и сечения лопаток 
на различных радиусах ступени осевого насоса 

(cur = coпst) 

от р адиуса (пренебрегая отклонением потока от направления ло
патки) : 

tg �2л 
= __ c....::2::...z 

и - C2u и -
По,сле элементарных преобразований,  полагая c2z = C2zcp = 

= const, получим 

tg �2л 
cons t·· r 

con s t '  · r2 - con st" 

Чем мен�:>ше радиус, тем больше Р2л,  т. е .  тем больше изогнут 
профиль (см.  рис .  2 .61 ) и тем больше установочный угол. 

ОоноВIНое преимущества ступени с постоянной циркуляцией 
заключается в м алых гидравлических •потерях, т. е .  в высоком 
к. п .  д . , и постоянстве напора  •по р адиусу. Высокий к .  п .  д .  и пос
тоянство напора по р адиусу позволяют использовать такие сту-
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пени в качестве н а порн ых ступеней многоступенчатых осевых на 
сосов. Такие насосы, по условиям прочности, должны быть вы
пол1нены с короткими лопатками .  

При этом dвт = dвт/Dср составит 0,5--;--0,7. 
НедостаТrком ступеней с постоянной циркуляцией является то, 

что при заданной окружной скорости напориость ступени неве
лика, так как низки коэффициенты теоретического напора пери
ферийных сечений .  

В случае длинных лопаток резкое изменение у становочных 
углов и степени реактивности по р адиусу также являет.ся недо
статком этих ступеней . В корневых сечениях степень реактивно
сти может принимать отрицательные значения ,  что приведет к 
снижению .к. п .  д .  

2 . 1 1 . 1 .2. Ступень с постоянным коэффициентом 
теоретического напора по радиусу 

Для постоянства коэффициента теоретического напора при 
C1 u = O закрутка на  выходе должна быть пропорциональна р ади
усу ( четвертое необходимое у,равнение) : 

или 

-Н 
с.2и . t т i = -- = COIIS , 

и 

�= const. 
r • (2 .  15 1 )  

В этом случае вся маоса  жидкости н а  выходе и з  кол еса вра 
щается вокру-г оси колеса с законом расnределения окружных 
составляющих скорости как у вращающегося твердого тела .  Сту
пень с постоянным -коэффициен.том теоретического напора н азы
вается также ступенью с изменением з акрутки по р адиусу «по 
закону твердого тела»,  или «ПО закону вынужденно'го вихря» . 
При этом напор элементарной стушени будет возрастать пропор
ционально квадрату р адиуса : 

Н т i= coпst · r2 ,  (2. 152) 

или Н т i =const · и2 . 

Давление быстро воЗ!р астает 1по н апр а вл ени ю к периферии .  
Интегрирование уравнения (2 . 1 32 )  дает зависимо-сть 

Р2 (r) - Р2ср = 4u ер ( r2 _ l) • (2 .  1 53) Q 2 ,2 ер 
Сравнение формул (2 . 1 46) и (2 . 1 53)  поз в ол я ет сделать вывод 

о ·различном хара,ктере изменения давления для двух законов 
радиалыюга профилирования - cur= •coпst и Cu/r = const .  

Положив Г-+ оо,  получим,  что да1в"'Iение при законе Cur = 
= -const стремится к кон ечной величине  (см . рис .  2 .60 ) , а при  з а 
коне cu!r = const - к бесконечной величине. 
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При  c , u = O и c 1 z ( r) = const профилирование вход!ной .кромки 
р абочей лопатки осевого насоса не  зависит от вида ступени и 
должно выпол,няться по винтовой ·поверхности rtg�, л = const, так 
как входные треугольники скоростей (см .  рис. 2.6 1 )  при этом 
одинаковы для всех видов ступеней. 

Изменение установочного угла профиля по радиусу при про
филировании по закону cu/r = const меньше, чем при профилиро
вании по закону Cur = const. 

При профилировании л опаток по закону ll т i  = const кинема
тическая степень реактивности будет ,постоянной по радиусу: 

_ 1 C2u _ 1 const ' · Г Q - - - - -к 2и 2oor 
const. 

2. 1 1 . 1 .3. Другие виды ступеней осевых насосов 

(2 .  1 54) 

Можно применять и другие виды осевых колес с законом 
профилирования, отличным от cur = const или Cu/r = const . 

В общем случае закон 'профилирования можно записать в 
виде 

curm =const , 

где т меняется от + 1 до - 1 .  

(2.  155) 

Очевидно, что закону cur = const соответствует m = 1 ,  а зако
ну cu/r = const соответствует m =  ---'1 .  

Колеса,  спрофилированные п о  закону Cu = ·const (m = O) ,  на
зываются полувихревыми .  Очевидно, что теоретический напор 
при этом меняется пропорционально радиусу : 

Н r i = C2uU = COПSt · r .  (2 .  156) 

Коэффициент теоретического напора ll т для такого колеса 
будет уменьшаться с увеличением р адиуса : 

н _ const т l  _ __ • (2 .  157) 
r 

В насосах: ЖР Д широкое раопространение получило осевое 
колесо с лопатками, выполненными по винтовой поверхности ; 
такое колесо н азывается шнековым.  

2. 1 1 . 1 .4. Шнековая осевая ступень 

Н а  рис. 2 .62 приведены основные обозначения для решетки 
шнекового колеса постоянного шага .  Шаг,  т. е. осевое смещение 
винтовой линии на длине полной окружности, обозначен бук
вой s. Угол лопат:ки и шаг  связаны соо11ношением tg�л = s/л:D. 
Длина  пластины, образующей лопатку, обозначена ,символом Ьл, 
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а р асстояние между соответствующими точками по окружно
сти - шаг  решетки - буквой t :  

t = -лD , (2 . 1 58) z 
где z - число лопаток. 

Обычно применяют двух- или трехзаходвые шнеки (две или 
три лопатки ) . На рис .  2.62 изображена  решетка двухзаходноге 
шнека,  т. е .  шнекового колеса с двумя лопатками.  Ширина меж
лопаточного канала  обозначена буквой а :  

где 
а = (t - а) s iп Р., . ( 2 .  1 59) 

о 
а = -- ; 

s in Р:� 
а - толщина лопаТ!ки в плоскости вр ащения ; 1J 
<'1, - нормальная толщина лопатки . 

Рис. 2. 62. Решетка и треугольники скоростей шнекового коле
са постоянного шага 

Разверт,ка цилиндрического сечения шнека постоянного ш ага 
является р ешеткой прнмых :пластин. Поэтому отклонение потока 
такой решеткой ( с м .  разд. 2 .9 ) будет наблюдаться только при 
положительных углах атаки ( �л > P I ) .  Чем больше угол атаки, 
тем больше напор шнека ( рис .  2 .6<3 ) . 

Если угол лопаток увеличивается от входа к выходу (в  д а н 
ном цилиндрическом сечении) , то та.кое колесо будем н азывать 
швеком перемениого ш ага .  Лопат.ка такого шнека будет пред
ставпять собой винтовую поверхность перемениого шага .  Раз
вертка цилиндрического сечения шнека перемениого шага пред
ставлена tH a рис . 2 .64 .  
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Рис.  2.63. Опытная зависимость на·  
пор а шнека от угла атаки 

Рис. 2.64. Развертка цилиндрического сечения и треугольники ско
ростей шнека перемениого шага 
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Даже при отсутствии з а крут.ки ·на входе в шнек ( н аиболее 
типичный случай при использовании шнека в качестве преднасо
са ЖР Д) угол ата·ки меняется по радиусу. Покажем это : 

s � 
tg i =tg (� - З ) = tg �л - tg � 1 

л ' 1 1 + tg �л tg � 1 
2:rtr wr tg i = ---- (2 .  160) 

SC 1z l + --

2:rtыr2 

так как tg �л =_s_ ;  
2:rtr 

tcr R - C lz - C Jz S t'l - - - - ' 
и· ыr 

Чем меньше r, тем больше угол атаки. При c1 z (r) = const по
стоянным по р адиусу является отношение 

� = 2:rtCtz 
tg �л ыs 

(2 .  16 1 ) 

Скорость C2z переменна по радиусу ( рис. 2 .65) , но среднерас
ходные скорости н а  входе и н а  выходе одинаковы : C1 z = C2z = Cz 
(при dвт = const по длине) . 

Из треугольника скоростей ( рис. 2 .66) следует, что 
ыrs ыs 

Czo = U tg �л = -- = - ' 2:rtr 2:rt 
(2 .  162) 

где Czo - осевая скорость nри нулевом угле атаки, т. е. при ну
левом теоретическом напоре (влиянием толщины лопатки в вы
водах данного раздела будем 1пренебрегать) . 

При  i = O  теоретичес.кий напор Нт = О, так как c2u = O; 
Czo очевидно соответствует преде;льному расходу Qo для дан 

ного шнека ; 
Q·o - расход, при �отором поток входит на лопа11ку с нуле

вым углом атаки (Нт = О) . 
С учетом ур авнения (2 . 1 62 )  соо11ношение (2 . 1 6 1 )  за.пишется 

так: 
tg �l Cz 
tg �л = Czo • 

Обозначим это отношение ·буквой q и будем н азывать его 
ра•сходным параме11ром : 

q = �= ....!.[h_ = � = .2... ctg �л = _g__= 2:1iCz 
• ( 2 . 163) 

Czo t g �л и tg �л и Qo шs 

При s = const q (r) = const. 
Для шнека перемениого шага q запишется в виде 

q =� = � = ...E.!... ctg �2л =_9__ = 21tCz , (2. 164) 
Czo tg �2л и Q0 шsz 

где Czo и Qo - соответствуют нулевому на·пору шнека перемен
иого шага (Нт = О) .  
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Рис. 2.66 Треугольники скоростей д"1 я  
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Рис. 2.67. Шнековое колесо 
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Теоретический напор в данном сечен и 1 1  шнска найдется по 
уравнению Эйлер а (при  C t u = 0 ) : 

( 2 .  165 } 

На ри.с. 2. 65 показаны опытные з а:висимости С2и. C2z и Н ст от 
радиуса .  

Поскольку во всех сечениях прираLЦение энергии различно, 
то теоретический наrпор ступени определится как сред•н ий ин тег 
ральный по р асходу напор : 

Rп 
2:rt J r iс2цН т idr 

Q 
( 2 .  166) 

где t - знак  ЛJюбого промежуточного сечения между dвт и Dп 
(рис .  2 .67 ) . 

В опытном исследовании [47] Нтi и Нт для отдельного швеко
вого rнасоса определялись по ФоР'мула м  (2 . 1 65 ) и (2 . 1 66)  исходя 
из измеренного опытным 1путем поля скоростей C2zi и С2иi · Диа 
метр , на  котором Нтi равнялся Нт, был принят р асчетным.  Рас 
четный диаметр получился больше среднего квадр атичного и 
среднего арифметического : 

Vз� + d�т 
2 ( 2 .  1 67) 

(см .  рис .  2 . 67 ) . Это объясняется характером  зависимости Нтi от 
r и тем, что н а  выходе у втул·ки на1блюдалась зон а  nротивотоков. 
Для шнека,  rприменяемого в ,качестве ступени швеко-центробеж
ного насоса, ввиду влияния центробежного .колеса на зону об
ратrных токов величина  расчетного диаметра меньше, чем для 
швекового !Насоса ,  и может приниматься ·оре,щним арифметиче
ски м :  

D = D = Dн + dвт 
р ер 2 (2 .  168)  

Для этого диаметр а будем строить треугольники скоростей , 
разбирая совместную р а:боту шнека и центробежного колеса .  
Георетический напор шнека Нт выразится через р асходный ла 
раметр q и окружную сжорость на  р асче11нам диаметре И р  (пола 
гая C t zp = C2zp) : 

( 2 .  1 69) 
Н а  рис.  2. 67 , а приведены графики изменения коэффициента 

напора в з ависимости от р адиуса для трех осевых колес : шве
кового колеса ,  колеса ,  спроектированного по  закону Cur = const, 
и колеса, спроектированного по закону cu/r = coпst. Сравнение 
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проведено при одном и том же коэффициенте напора на  перифе
рии.  В отношении  обеспечения бескавитационной работы центро-
бежного колеса колесо, 
спроектированное по за 
кону cu/r = const, и шнеко
вое колесо, применеиные 
в качестве преднасосов , 
имеют благоnриятное 
протекание зависимости 
llcт = f(r) ,  так как без
р азмерный статический 
напор мало меняется по 
сечению. У колеса с 
cur = const резко п адает 
статический напор у втул
ки, благодаря чему мо
жет появиться кавитаци
онная зона н а  выходе 
из колеса .  IUнековое ко
десо имеет технодогиче
ское преимущества перед 
другими  колесами ввиду 
простоты геометрической 
формы лопаток (винтовая 
поверхность ) .  Поэтому в 
качестве преднасоса на 
сосов ЖР Д обычно при 
меняют шнековое колесо 

- Нт Н =-т и �  / 1 1 1 

::1 rn-t-1 0,25 0,30 0,75 1,0 r 

Рис. 2.67, а. Расчетные зависимости ко
эффициента напора от радиуса для трех 
осевых колес при dв т = 0,25, tg �2л = О,З: 
1 - ш н е ковое кол есо ; 2 - кодесо с c ., r=const ;  

3 - колесо с cu /r=const 

как  обеспечивающее благоприятное распределение параметров 
по сечению и простое в изготовлении, хотя гидр авлические по
тери в этих колесах значительны.  

2 . 1 1 .2. ПРОФ ИЛ ИРОВА Н И Е  Л О ПАТОК ОСЕВЫХ ТУРБ И Н  
П О  РАД ИУСУ 

2. 1 1 .2 . 1 .  Ступень с постоянной циркуляцией 

Профили лопаток турбины при Dcp/hл<-1-+-8 обтекаются при  
существенно различных условиях. Такие  лопатки ( назовем их 
условно «длинные» ) могут встретиться в тур бинах ЖР Д · С  пода
чей газа  в rкамеру сгорания (в предкамерных турбинах) . Поток 
на выходе из сопловоtго аппарата имеет большую окружную сос
тавляющую скорости - закрутку. 

При nостоянном по р адиусу давлении на  входе в соtпловую 
решетку давление на  выходе из rнее будет возрастать к перифе
рии . Это будет означать, что степень падения давления в сопло
вом аrппарате будет меняться по радиусу (рис.  2.68) . При длинных лопатках, кроме того, заме'11Но меняется и окружная ско-
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рость .  При  профилировании лопаток на разл ичных радиусах все 
это должно ·быть ,принято во внимание ( см . ра боту [57]) . 

Проанализируем работу ступени, в которой должно выпол
няться условие ·постоянства циркуляции ·скорости по высоте на 
входе в рабочие лопатки и ,на выходе из них : 

c1ur =const; 

c2ur =const . 

(2 . 1 70)  

(2 .  17 1 ) 

Эти условия явятся четвертым и пятым уравнения ми , опреде
ляющими кинематику потока в ступени .  Из  условий (2 . 1 70) и 

(2 . 1 7 1 )  вытекает условие по
стоянства р а боты по радиусу 
(Lu = const ) : 

Lu = ffi ( C t uГ-C2ur) . 
Из  уравнения (2 . 1 38 )  сле

дует, что при C t ur= const 

c1z (r ) =coпst . 

Таким образом,  в ступени 
осевой турбины с постоянной 
циркуляцией, как !! __ В ступени 
осевого н асоса,  поток имеет по
стоянную по  радиусу осевую 
скорость C t z ·  

Рис. 2.68. Изменение давления и ско
рости по радиусу в осевом зазоре 

ступени осевой турбины Из уравнения (2 . 1 39 )  сле
дует, что при c2ur = const и Lu = 

= const осевая составляющая скорости и на выходе из лопаток 
будет постоянной : 

c2z (r )=const . 

Напомним, что все соотношения этого раздела  получены для 
несжимаемой жидкости .  Укажем,  что изменение плотности по 
радиусу приводит к появлению р адиальной составл�ющей и не
которому нарушению равномерности потока .  

На рис .  2 .69 приведены треугольники скоростей для перифе
рийного и втулочного сечений .  По  1ним можно судить об  измене
нии  углов лолаток с изменением радиуса ,  полагая в первом при
ближении , что углы потока совпадают с углами лопаток. 

На рис. 2 .70 показано изменение степени реактивности ступе
ни с Ctur= const, Lu = const по высоте лопатки и пр иведены nро
фили лопаток периферийного и втулочного сечений .  

П реимущество способа проектирования ступени по закону 
cur =  const состоит в том,  что 1при этом о·беспечиваются м алые 
гидравлические потери (это объясняется р авномерностью осевых 
скоростей ) .  Большое изменение углов лопаток и возможность 
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Рис. 2.69. Треугольники скоростей ступени турбины, спро
филированной по закону c1 ur = const, для двух сечений 
периферийного (пунктир) и втулочного (сплошная линия) 

Рис. 2.70. Профили лопаток и изме
нение параметров по радиусу для 
ступени турбины , спрофилированной 

по закону ci ur= coпst 

1 27 



появления отрицателыной реактивности у корня являются недо
статками этого способа проектирования ступени .  

2. 1 1 .2.2. Ступень с постоянным углом а1 
Для предкамерных тур бин ЖР Д целесообр а зно применять 

сту;пени,  у котор ых угол а 1  постоянен по радиусу, т .  е .  сопловые 
лопатки не закручены, и , следовате.JIЬно, они проще для изготов
ления. Таким образом,  з акон а 1  = const является четвертым урав
нением, определяющим треугольники скоростей ступен и . Пятым 
уравнением задаются параметры на  выходе . 

Уравнение (2 . 1 36) ·преобразуется в следующий вид: 
dc2 с2 
-1 + 2 -1- cos2 a1 = 0 , 

dr r 
так как Cu = C 1·cos а 1 . 

'1"/lf:p 
1, 2 

1, 1 

1, 0 

о,э 

о, в 

1 

1 \ ' 

\ 1\ 
·, ·� 

\\ 
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Рис. 2.7 1 . Сравнение изменения параметров ступеней турбины, 
спрофилированных по законам с1 uГ=const и а1 (г) = const 

(пунктир) (см .  работу [2 1 ] ) 

После интегрцрова,ния этого ур авнения tполучим  
CJurcos•a, = COПSt .  

Н а  рис . 2 .7 1 построены сравнительные графики, показываю
щие изменение параметров по высоте лопатки для ступеtНей, 
спрофилированных по з аконам c 1 ur = const · и c 1 urcos •a, = const 
[a1 (r) = const] . . 

При способе профилирования a 1 (r) = const (см. рис .  2 .  7 1 )  
имеет место значитеЛьная нер авномер ность осевых скоростей .  

При учете потер ь  угол сопловых лопаток следует увеличи
вать к периферии  (см .  р аботу [6]) .  

На  рис. 2 .72 изобр ажена зависимость степени реа·ктив•ности 
у втулки от относителыной высоты лопаток при р азличной степе
ни реактивности на  среднем диаметре и р азличных законах про
филирования .  
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По данным опы11ных н сследоваю 1 й ( н ап ример ,  [4 1 ]  и [56]) 
при менение лопаток, профилирован·ных по высоте, нри  Dcp/hл < 
-<5---т- 6 при водит к з а метному выигрышу в к . •П . д .  (до 5...;- 6 % ) . 
При Dcp/h.rт. > B...;- 1 0 увеличение к. п .  д. будет незначителыны м . 

Рт. вт 

о 

- о, Ц. t---+--н - - - (Ctu r)COS 2 0(1=COI1St  
С н;_  = c o rt s !:  r 

Рис.  2.72. З ависимость · степени реактивно
сти у втулки колеса турбины от относитель
ной вБiсоты лопаток при различной степени 
реактивности на  среднем диаметре и различ-

ных законах профилирования 

Могут применяться сту•пени ,  спроектирова·нные n o  иным за 
кона м  профилирования , отличным от за.конов с 1  ur = const и 
а 1  ( r) = .const .  В общем случае  лопатки турбин ,  т ак  же как  и ло
п атки н асосов, проектируются исходя из  соотношения (2 .  1 55 ) . 

2. 1 2. П ОДО Б И Е Л О ПАТО Ч Н ЬI Х МАШ И Н  

2. 1 2. 1 .  О БЩИ Е СВ ЕД Е Н ИЯ 

В связи с тем, что некоторые процессы в лопаточных маши
нах  не поддаются теоретическому р а счету, особ енно важное зна -
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чение пр 1 :обретает экспериментальное исследова ние лопаточных 
машин .  При испытаниях необходимо обр аботать опытные дан
ные таким образом,  чтобы результаты исследования конкре11ной 
машины могли быть использованы пр и р асчете и проектирова 
нии других машин. Кроме того , приходи тся иметь дело с испы
таниями лопаточных машин н а  модельных р а бочих те.1ах, н а  мо
дельных режимах  или с испыта.ния i\ш модеди лопаточной маши
ны дру;гих р азмеров .  В первую очередь, э то  вызвано следующи
ми  причинами :  невозможностью использования натурно·го р або
чего тела вследствие его а грессивности и токсичности и вежела 
тельностью использования сложного и дорогостоящего оборудо
ва,ния  при испытании натурных образцов большой мощности н а  
натурных р ежимах .  Обрабо-nка экспериментального материала, 
выбор модельно•го р абочего тела ,  модельного р ежима  и р аз•ме
ров модели проводятся в соответствии с з а конами  теории  подоб
ных явлений (см . .  р а боту [53] ) . 

Подобными я влениями называются явления одинаковой фи
зичес.кой природы, у которых от.ношения одноименных п ара мет
ров, характеризующих эти явления ,  одинаковы в сходственных 
точках и в сходственные моменты времени (последнее условие 
относится к неустановившимся процесс ам ) . 

Под явлениями  одИ!наковой физической природы понимаются 
такие явления ,  которые описываются одной и той же системой 
уравнений и которые можно характеризовать одним и  и теми же 
физическими  параметрами .  Явления разной физической прцроды 
могут математичеоки описываться системами  уравнений одина 
ковой структуры.  В этом ·случа е  ·говорят об  аналогичных явшши
ях, или о м атематической а.налогии . Метод а.н алогии также 'при 
меняется при  изучении п·роцессов в лопаточных машинах ( ом .  
р а боту [48] ) . Например ,  метод электриче•ской а налогии применя
ет•ся для исследования обтекания лопаточных профилей . 

Теория подобия устан авливает, что для !ПОдобных явлений 
безразмерные ,компдексы, ·н азываемые кр ит�риями  подобия ,  сос
тавленные из  параметров ,  характеризующих данное явление  ( х а 

рактерные параметры ) , одинаковы .  Для того чтобы явления бы
ли подобными, необходимым и достаточным условием является 
обеспеч ение раве:нств а  та.к называемых определяющих критери
ев подобия .  Другими с.1овами ,  при  равенстве опредедяющих ·кри 
тер иев явления будут подобны и будут одинаковы одно
именные неоцределяющие критерии ( коэффициенты р аботы, 
к. п .  д .  и т .  д . ) . Каждый 1неопределяющий критерий может быть 
выражен в виде функции от опредедяющих критериев .  

К определяющим критериям от.носятся такие критерии ,  кото 
рые включают в себя параметры, входящие в условия однознач
ности,  т. е .  в условия , сводящие явление к данному конкретному 
случаю. Условия однозначности в строгой м атематической фор 
ме могут быть получены из  решения з адачи о существовании 
и единственности решения  ·системы  уравнений ,  описывающей 
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данное яв.чение .  Однако получить это решение не всегда удается .  
К тому же  и сама  систе ма ур а в н ений , оп исывающая явлеtНи е,  
бывает часто неизвестной и при  составлении критериев пр ихо
дится оперировать •не с и ст е м о й  уравнений ,  а пара метр ами ,  х а 
рактеризующими  данное я в л е н и е .  О б ы ч н о  в усл о ви я однозн а ч н о 
сти  входят граничные и 'Н а ч а л ьн ые усл о в и я ,  геометричеокие х а 
р актеристики системы ,  численн ые з iН ачен ия ф изич еских постоян
н ых,  т .  е .  те пара метры, з н а ч е н и я  кото,р ых можно подбир ать при 
экспер и ментах .  

На основании теории  подобия найдем критерии подобия для 
лопаточных машин .  Р а бочим телом !Н асоса является жидкость, 
сжимаемостью котор ой мож•но пренебречь . Р а бочим телом тур 
бины является сжимаемый таз .  Поэтому параметры, характери
зующие .пр о цес·сы в ·н асосе и ту,р би не , будут р азличными .  В свя
зи с этим р а сс м от р ю! ·�ритерий подобия отдельно для машины ,  
р а ботающей на несжимаемой жидкости ( н а•пример,  для  насоса ) ,  
и для машИ!ны, работающей на  сжимаемой жидкости (например ,  
д л я  тур бины ) . 

2 . 1 2.2. П ОДОБ И Е  НАСОСОВ 

Р ассмотрим случ ай , когда кавитация отсутствует или не в.1 И · 
яет  н а напор и мощность н а соса . Тогда процесс в насосе и его 
эффективн ость будут характеризоваться следующими  парамет
р а м и :  

а) Геометрические параметры насоса 

К этим п а р а метр а м  о тносятся все пара метры , определяющие 
р азмеры и констру.кцию входного устр ойств а ,  кол еса  и отводя 
щего устр ойств а , в ключая шерохов атость п о верхностей и конст
руктивiНые з а з о р ы . Эти параметры разделяются на  раз1мерные :  
Dвх (диаметр входного устр ой ств а ) , D2, �.  Ь и т .  д. -- с размер
ностью в м, и на  безр а з м �р н ы е :  6 ( каrнструктивн ые углы эле
м ентов ) , z (число лоп аток колес а ,  ч исло лопаток диффузор а и 
т . д . ) . 

б) Гидродинамические параметры насоса 
Н - н а п ор н а соса  в дж/кг (или в м2/сек2 ) ; N -- мощность насоса * в вт (или в м2 · кг/секз) ; 
G - м асса р а бочего тел а ,  п р оходя щая через н а сос в едини

цу времени ,  в кг/сек ; 
(1) -- ч астота вр ащения насоса в сек- 1 ; 

т - хар актерный промежуток времени в сек. 

* В разд . 2. 1 2  под мощностью и к. п . д .  понимаются внутренняя мощность 
и внутренни й к. п. д . ( см .  р а зд.  2 . 1 5 ) . 
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в) Параметры рабочеrо тела 

Q - плотность в кг/м3 ; 
11 - динамическая вязкость в н ·  сек/м2 [или в кг/ (м · сек) ] . 

Таким образом,  все ха,рактер,ные параметры можно выразить 
р азмерными единицами :  м, сек, кг. Возьмем три параметра - по 
числу основных размер1ностей . Эти параметры должны иметь не
зависимые р азмерности, т .  е .  такие, чтобы размерность каждого 
параметра .не мо,гла быть выражена через размерность двух дру
гих. В качестве таких параметров выберем пар я метры D2 ( или 
любой другой размерный геометрический пар аметр ) , w и Q .  

Характерные параметры, как следует из  теории подобия,  мо
гут быть сведены к безр азмерным комплексам,  количество кото
рых будет меньше, чем ко.'Iичество самих параметров, на число 
параметров ,с  независимой размерностью.  В данном случае n 
характерных параметров даrют n-3 .�зр азмерных комплекса .  
Безразме.рные ком!пле�сы получаются , в  р езультате деления ха 
р а ктерных параметров н а  произведение D; roPQт .  Значения пока -
зателей степени а ,  � и v определяются из условия безразмерно
сти комплекса .  

Из геометрических параметров получим следующие безраз 
мер:ные ,комплексы : Dвx/D2, !1/D2, b/D2, О ,  z и т .  д. Эти комплек
сы в своей совокупности составляют условие пол,ного геометри
ческого подобия 1насосов .  Насосы, имеющие одинаковые значе
ния у,казанных ком,плексов, будут геометрически подобными .  

Гидродинамические п ар аметры, включая па,ра метры ра бочего 
тела ,  образуют безразмерные коМJплексы, Iюторые для гео метр и
чески подобных насосов являются кр.итериями подобия : 

- н 
1 )  кри:rерий Эйлера Eu=H = - ; 

u2 
2 

2) мощиостной критерий N=__!!__ или к .  п .  д .  насоса 1· ; 
Q,,_ЗD� 

3) расходный критерий ·[J =_9_ ; 
wD� 

wD2 
4) критерий Рейнольдса Re= --2 

; 
v 

5) критерий гомохронности Но = тю. 

Для примера приведем вывод критерия Эйлер а ( безразмер
ного комплекса напора ) : 

* 'i __ .м_:_·с_ек_:_z_Т_] ; 
.м"- -- --

сек�  .м3Т 
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чтобы получилось безразмерное выражение, должны быть спра 
ведливы следующие уравнения : 

2-а+Зv = О ;  -2 + � = О; -v = O. 

Решая  эти ур авнения,  получаем а = 2 ; � = 2 ; 
следователыно, безр азмерный комплекс 

_!!__ =coпst !!_ = Н . 
D2(J)2 iz2 

2 2 

Для ·Геометрически подобных •насосов определяющими кри
терИями ( ам .  р азд. 2 . 1 2 . 1 )  являются Q, Re и Но, а неопределяю
щими - ll , N (или '11 ) .  Связь между неопределяющими и опре
деляющим и  критериями з аiПишется в виде 

Н, N ( или f!) =/ (Q ,  Re, Но) .  (2 . 112) 

Рис. 2.73. Подобные треугольники скоростей 

Определя ющий критерий Q для геоме11рически подобных на ·  
сосов является крит�рием кинематического подобия.  Кинемати ·  
ческое подобие потоков будет иметь место тогда, когда в сход
ственных точках потоков скорости будут пропорциональными, а 
векторы их будут иметь одинаковые на1правления . Для потоков 
во вращающихся каналах это означает подобие треугольников 
скоростей (рис . 2 .73) . Для та.ких потоков условие кинематиче
с·кого подобия з апишется в виде 

с w и -- = -- = --
См 

где индекс «М»  означает «модельный» .  
Покажем,  что расходный кр итерий Q действительно является 

критерием кинем атического подобия геометрически подобных на
сосов .  Рассмотрим сечение !Перед входом в колесо центробежно
го на·соса , в котором отсутствует за.крутка потока, т. е. с 1 = c 1 m 

( прямоугольный треугольник акоростей ) .  П од скоростью с 1  по
ни'Мается средiНЯЯ окорость в сечении . 

Выр азим расход Q через скорость с 1  = c 1m [см. уравнение 
(2 .3 )  ] : 
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Тогда мож·но записать, что 

Q _ :n: D1 b l C J 
- т D2 D2 --;;; • 

При равенстве критериев Q геометр ически подобных насосов 
(Q= Qм) ПОЛУЧИМ 

...Е.!_ = � . или U J  U Jм 

Это указывает на  ВЫiполнение условия •кинем атического подобия 
при р авенстве расходных критериев Q. 

Критерий rомохронности Но характеризует подобие ·протека 
ния процессов во  времени . Для у·ста•новИвшихся процессов необ
ходимость в критерии Но о11падает. Тогда уравнение (2 . 1 72)  з а 
пишется в виде 

Н, N (или '11 ) = f (Q , Re),  (2 .  173) 

Критерий Рейнольдса Re, каrк показано в гидродинамике, ха 
ракт�ризует отношение сил  ин�р ции в жидкости к силам вязко
сти .  Р авенство критериев Рейнольдса Re геометрически подоб
ных насосов определяет их под.:обие в соотношении между сила
ми инерции и силами вяз.кости . 

При  больших значениях критерия Re влиЯ'ние сил вязкости 
на течен ие осла бевает (по сравнению с инерционными силами ) . 
Обычно при Re> 1 06 .кр итерий Re практически не влияет на  без
размерный комплекс напора ( см .  работу [55]) , а при Re> Ю7 -
на  мощиостной критерий N и к. п .  д. 'll · т. е. наступ ает область 
автомодельнести по Re .  Для области автомодельнести по крите
рию Re выражение  (2 . 1 73 ) примет вид 

Н, N (или '11 ) = / (Q) . (2 . 174) 

При •геометрическом подобии модельного и натурного насо
сов и при равных или автомодельных значениях критерия Р ей
нольдса параметры натурного насоса могут быть найдены по ре
зультатам испытания модельного насоса ,  приведеиным к крите
риалыному виду (2 . 1 73 )  или (2 . 1 74 ) . 

Для подобных режимов Q = Qм р а сход через натурный н асос 
выразится через р асход модельного насоса следующим обра 
зом :  

Q -Q w ( D2 ) з - Q w з 
- м - -- - м - у_ , "'м D2м "'м 

(2 . 175)  

где х - коэффициент оmошения линейных р азмеров натуры  и 
модели - масшта б моделирования .  
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Н а  подобных режимах Q = Qм критерий Эйлер а Eu (H) , мощ
иостной критерий N и к п .  д. 'YJ tбудут равны для модели и нату
ры.  Тогда на подобных режимах напор, • мощность и к. п. д. н а 
турного насоса определятся по фор мулам :  

Н=Нм ( :м у х_2 ; (2 . 176) 

(2 .  177) 

'11 = '11м ·  (2 .  178) 

Если необходимо спроектировать насос  с р асходом Q и на 
пором Н, геометрически подобный модельному насосу с пара 
метр ами  Qм,  Нм и Wм,  то  с помощью фор мул (2 . 1 75) - (2 . 1 78 )  
можно найти необходимый коэффициент х .  необходимую частоту 
вращения u) и определить мощность и к. п. д. проектируемого 
насоса . 

При исследовании насосов ЖР Д о·бычно не проводят . испыта
ний  моделей н атур'ных насосов.  Это объясняется ср авнителыно 
небольшими р азмера1ми насосов ЖР Д.  Однако широко ,пр именя
ют испытания на  моделнных ж идкостях, чаще всего .н а  воде. 
В этом случае пересчет п араметров с модельной ж идкости на на 
турную та,кже производится по формулам  (2 . 1 75) - (2 . 1 78 ) , в ко
торых полагают х =  1 .  

При  исiПытаниях насоса  н а  одном и том ж е  р а бочем теле на  
различных режимах подобие ;режимов выдерживается, .как  это 
следует из формулы (2 . 1 75 ) , при  Q/w = ·const . На подобных р е
жи�1 ах  будут сохр аняться отношения 

Н N - =const ; - =const и r; = const . ш2 w3 

Часто пrри создании уменьшенной модели натурного на соса 
не удается обеспечить ·геометрическое tподобие по шероховато
сти повер�ностей и по конструктив1нЫм зазорам ,  например , в уп
лотнениях ,колеса . В этом случае  говорят о непалнам геометри
ческом подобии модели и натур ы или о п риближенном модели
ровании.  

Как уже отмечалось, комплексы Н, N, Q, Re и Но сохр аняют 
свойства критериев подо бия только для геометрически подобных 
насосов .  Для .геометрически не подобных ,насосов комплексы Н, 
N, Q, Re иопользуют в качест�е безр азмерных комплексов и они 
носят следующие названия : Н - безр азмерный напор ( или  ко
эффициент напор а ) , N - безразмерная  мощность ( или пр иве
денная  мощность) , Q- коэффициент расхода, Re - число Рей
нольдса .  Безр азмерные ,комплексы Н, N, Q, Re широко исполь
зуют при обобщении данных геометрически не подобных объек-
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тов .  Их удобство состоит в том, что при переходе к ЭТ И ;\1 комп
лексам уменьшается ко�1 и ч е с т в о  пере�1 снных ,  ко горьвiН н ад о  

оперировать п ри и с с л еДо в а н и и .  

2 .  1 2. 3. КОЭФ Ф И Ц И Е НТ Б ЫСТРОХОД Н ОСТ И НАСОСА 

Р азделив l)112 на Н3· 4 и у:-.шожив получен н ый резу.'l ы а т  н а 
2312 • 1 93,3 *>, получим безразмерный комп.'lекс,  который устанав 
ливает связь  трех основных параметров, характеризующих ра 
боту насоса : 

n = 2312 . 1 93 3 VQ = 1 93 3 "' У Q s ' fi314 ' Н3/4 ( 2 .  179 )  

Комплекс n s  называется коэффициентом быстроходности на
соса . Для геометрически подобных насосов комплекс ns являет
ся критерием подобия .  Выр азив критерий  Н через критерий Q и 
Re [см .  фор1мулу ( 2 . 1 73 )  ], можно преобр азовать выражение  
(2 . 1 79 ) . к следующему виду :  

n =·с onst VQ s f'  (Q, Re) 
Последняя фор,мула показывает. что в случае геоме·грическ_!:! 

подобных !Насосов,  имеющих р авные или автомодельные по Н 
значения критерия ,Re, .комплекс ns свяэан только с расходн ы м 
критерием Q. А так ка.к расходный критерий Q определяет кине
м атическое подобие, то для таких насо·сов коэффициент быстро
ходности будет критерием кинематического подобия и его мож
но использовать взамен критерия Q. Для геометрически не по
добных насосов .комплекс Q т�ряет омысл критерия подобия ,  а 
следователъно,  и комплекс ns теряет свойства Кiритерия подобия .  

Коэффициент быстроходности n s  нашел ш ирокое применение 
в теории н асосов в качестве комплекса, связывающего основные 
параметры !Насоса - Н, Q и (!) . Он используется при обобщении 
опытных данных геометрически не 1подобных насосов - для сис
тематизации нормативных расчетных коэффициентоJ3 · и  геометри
ческих соотшошений н асосов. В час11ности, с п о м о щ ь ю  коэффи
циента быстроходности можно при ближенно характер изовать 
геометрическую форму м�ридионального сечения колеса насоса 
( рис .  2 .74 ) . По даН!ным,  приведеиным н а рис .  2 .74 ,  м ожно су
дить, как меняется фор м а  колеса 1при увеJlИчении ns.  П ри м ал ых 
ns имеем насосы малой быстроходности - меридиональное сече-

* J Безразмерный коэффициент 1 93,3 вводится для того, чтобы численное 
значение ns , подсчитанное по формуле (2. 1 79) ,  СО13Падало со значением ns , 

VQ 
подсчитанным в системе единиц кГ, .м, сек, обf.мин по формуле ns=3,65n Н314. 
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ние канала колеса узкое и длинное . С увеличением ns 'кан ал 
уширяется, увеличивается о11ношение b2/D2, диа•метр ы выхода и 
входа сближа ются, растет отношение D0/D2 и колесо постепенно 
из радиального превр ащается в диагонатшое, а затем в колесо 
осево,го типа .  

Однако нет  однозначной связи между геометрическими соот
ношениями колеса (Do!D2, b2/D2 и т. д. ) и коэффициенто м  быст
роходности насоса ns. Н а  геомеtрические соотношения оказыва-

� Ц е н т р о tf е ж н " '  е 
г-

• Тихохо#ное Н ормальное  
к ол е с о  

Ьг 
г-

_d .� - � 
� 
11 � 
rzs = l{.0-:- 80 

о. 
_g � Q J,  Dz 

, 

кол е с о 

�� 
lts = 80+- 1ft0 

!Jo :::: 0 ' .Dz , 

н а с о с ы  
5ыстрохо11ное 

к о л е с о  

J� 
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%: <>= 0,55 -:- 0, 7  

К о л е с о  
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н а с о с а  

А/\. 

гrя 
c:::=:J "' 
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Рис. 2. 74. Примерный вид меридионального сечения колес центробежных 
насосов с различными значениями коэффициента быстроходности (см . ра

боту [9] ) 

ют влияние и другие параметры н асоса, которые выб ира ются 
при 'П!роектировании независимо от 31Начения ns ( см .  р аботу [39]) . 
Та.к, н апрИмер ,  для  обеспечения высоких антикавитационных 
свойств н асоса п р иходится увеличивать диаметр входа в ;колесо 
D0 и ширину колеса Ь 1 • А это rПри  том же значении ns приводит 
к увеличению отношения Do/D2 и b2/D2. 

В насосах ЖР Д выбор параметров, влияющих н а  ['еометри
ческие соотшошения 1юлеса и ;на р асче11ные коэффициенты, про
из водится в более ш ироком диапазоне, чем в насосах общего ма 
ш иностроения . Так ,  угол выхода из колеса насоса ЖР Д меняет
ся от 25 до 90°, а в .колесах rнасосов общего машино·строения -
от 20 до 30°. В результате этого в насосах ЖР Д коэффициент 
быстроходности ns только очень пр и ближенно характеризует 
геометрические соотношения колеса и опр еделяет расчетные ко
эффициенты . В насосах общего машиностроения зависимость 
между геометр ическими соотношениями  и р асчетным и коэффи
uиента ми может быть более строгой .  

Отметим, что  для многост)llпенчатых ;на,сосов коэффициент 
быстроходности ns подсчитывается �не для всего насоса, а для 

1 37 



ступени ·н асоса .  В случае ,  если ступень н асоса и меет двухсторон 
ний вход, значение ns определяется по расходу, приходящемуся 
на  один вход. Коэффициент быстроходности может р ассчиты
ваться и по всему ра сходу через та•кое колесо ( см .  р а боту [40] ) ; 
тогда он будет обозначаться п : . l{ля ступеней двухстороннего 
входа связь между п: и ns выразится так : п: = V2 ns, а для сту -

" * 
пенеи одностороннего входа ns = ns . 

2 . 1 2.4. П ОДОБ И Е  ТУР Б И Н  

Н айдем критерии подобия для тур бины.  Р абота и эффекти в 
ность процесса в сту;пени турб ины характеризуется с.11едующи м и 
параметрами :  

а) Геометрические параметры1,турбины 

Как и для насоса ,  к геометрическим параметр ам  тур·бины от
носятся все ·Параметры, определяющие размеры и конст,рукци ю 
всех элементов турб ины, включая шероховатость и констру•ктив
ные зазоры.  Это-линейные р азмеры турбины (Dcp. hл, Ll и т. д. ) , 
угловые р азмеры ( а1 л, �2л и т. д. ) , число лопаток .колеса и соп
ловоrго aiilпapaтa (zк, Zc) . 
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б) Газодинамические параметры турбины 

G - масса газа , проходящая через турбину в единицу вре
мени, в uгjceu; . 

N - мощность турбины в вт (или в .w2 · Т<гjceu3); 
L ;д - адиаба тная работа турбины в джfuг (или в Jt2fceu2) ;  
L1ад - адиабатная работа расширения в сопловом а ппарате в 

джjТ<г (или в я2fсеТ<2) ; 
* ро - полное д а вление на входе в турбину в нjм 2 [или в 

Т<гj( м · ceu2] ;  

Т� - полна я температура на вх оде в турбину в оК ;  
Ul - частота вращения турбины в сек-1 ; 
т - характерн ый промежуток времени в сеТ< . 

в ) Характеристики рабочего тела на входе в турбину 

Qo - плотность газа , определяемая по па ра метра м торможе
ния , в Т<гjмз; 

R - гаэовая постоянн ая в джj(Т<Z · 0 К) [или в .м2/{сеТ<2 • 0К)] : 
еР - те плоемкость гаэ<:� при nостоянном д а влении в джj(Т<Z · 0 К) 

[или в .w2j( се1е2 . а К)] ; 
).0 - коэффициент те 1ло:-троводности газа в втf(.И · 0 К) [или в 

uг - мf(ceu3 · а К)] ; 
!Lо - динамическая вязкость  газа в н · ceuj.u2 [или в Т<гj(м · сеТ<)] . 
В качестве параметров с независимым и размерностями выбе-



рем lJcp • Т� , (J) ,  Q� . Тог да из геометрических n араметров получим 
безразмерные комплексы hл/Dce • t./Dcp и т . д . , а1л , �2л и т . д . , zк , 
zc . Эти ком плексы в своей совокупности составляют  условие пол
ного геометрического п одобия турбин . 

Газодинамические параметры и характеристики р а бочего те
ла дают после определенных преобразований безразмерные ком
плексы, которые для геометрически подобных турбин являются 
критериями подобия : 

- а 1 .  Расходный критерий G = --* Dз Qo'" ер 

2 м  " " N- N б . ощностнои критерии = или к .  п .  д .  тур ины 'YJ.  * зn5 Qo00 ер 
3 .  Критерий реа ктивности ступени ��:д = ( 1 - Q1) , где Qт Lад 

- теп:Ловая степень реакти1вности ступени (см . р азд. 4. 2. 1 .  2) . 
" 

4. � :о * - коэффициент , учитывающий отличие реаль-
Qо RТо 

нога газа от термадинамически идеального газа , для которого 
� = 1 .  

В дальнейшем будем принимать, что р абочее тело турбины 
можно считать терм-одинамически идеальным газом .  

roDcp 5 . Критерий кинематического подобия ufcaд • где и = -2-

Сад =  У2L=д · 
Q�OO�p 6. Критерий Рейнольдса Re = -- определяющий пo-

fLo 
добие  в соотношениях 'между сила,ми инерции и силами  вязкости 
в жидкости ,  протекающей в элементах турбины. 

7.  Критерий  k = ер/ Cv ,  определяющий подобие соотношений 
между теплоемкостями таза .  

8. Приведеиная скорость 

г де акр= , f 2 _k_ RT� ; с1ад = v' 2L1.11. - адиабатная ско-V k + l 
рость истечения газа  из  соплового аппарата .  

Приведеиная  .скорость Л однозначно связана с критерием 
Маха М через k .  Поэтому вместо приведеиной скорости можно 
пользова ться критерием Маха,  например ,  Мсt ад = С1ад/аt ,  где 
а 1 - скорость звука , определенная по параметрам  н а  выходе из 
соплового аппарата при  скорости истечения С t ад· 
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Крит�рий 'А с ( или М с ) хар актеризует сжи,м аемость l а д ! а д ,  
р абочего тела . Совмес11но ·С критерием k он определя ет отноше
ние  пло11ностей газа  в сходственных точках геоме-грически по
добных турбин . От величины 'Лс 1 а д  ( или Мс1.д )  з ависят поте 

ри  особого вида , а именно, волновые потер и ,  связанные со с·кач
ка ми уплотнения . 

f-LoCp • 
9. Критерий Пр а 1ндтля Pr = -- , опр еделяющим подо-

Ла 
бие процессов передачи тепла в 1газе .  В тур бинах с неохл аждае
мыми элементами проточной части влиянием этого критерия 
можно пренебречь . 

1 0. Критерий гомохронности Ho=-rw. Критер ий Но для стаци
онарных процессов выпадает из р ассмотрения . 

Следует отметить общность з аписи выражений для расход
ного G (Q) , мощностноrо (N) критериев 1t критерия Re для лопа 
точных машин (турбины и н асоса ) . 

Для турбин определяющими крит�риями являются : 
ufcaд • Re, k , Лс 1 (или Мс1 ) и Но, а 'неопределяющими - С, IV' ад ал 
( или ТJ )  и Qт·  Для стациООiарного процесса геометрически подоб 
ных турбин связь между неопределяющими  и определяющими 
kр итериями запишется в виде 

G ,  N (или 11) ,  Qт = f (ufcaд • Re , l.c , k ) ,  ад (2 .  1 80 )  
или 

(2. 1 80' ) 

При больших числах Рейнольдса (Re = 1 05 -;- 1 06)  влия!Нием 
критерия Re .на неопределяющие критерии можно пре.небречь, 
так как 1цра.ктически при Re> 1 OS--;- 1 Q6 на ·ступает область авто 
моделыности по критер ию Р ейнольдс·а . В это м  случае  уравнен ие 
(2 . 1 80) примет следующий вид : 

( 2 .  1 8 1 )  

Аlналогичные рассуждения можно бьшо б ы  привести и д л я  
компрессора . 

Если тео•метрически nодобные турбины иопытываются на  од
ном и том же газе (k = idem ) , то уравнение (2 . 1 8 1 )  з апишетс я в 
виде 

( 2 .  1 82) 

Для ооределения пара метров тур бин проводят испытание 
турбин н а  модельных газах ( воздух, фреон )  ( ·см . р аботу [58]) . В 
этом случае геометрическое подобие ·соблюдается безусловно ,  н о  
могут !Не сохраняться ра в,ны:ми значения k д.'IЯ натурного и :-.ю-
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дельного ·газов.  Это приводит к 1неполному ( при ближенному) по
добию. Влиянием отклоне.ния от условия k = ideш,  как показыва
ет опыт, можно пренебречь при 1пересчете пара метров rур бины 
G,  1V ( или ТJ )  с модельного газа н а  натурный ,  если разница в 
значениях k не превыш ает 10---;- 1 5 % . 

Для геометрически не  подобных турбин комллексы G, JV, Qт .  
ufcaд • Re, k, 'Ас (или Мс ) теряют смысл критериев подо-а д а д  
бия .  Они используются как ·безразмер;ные комплексы и носят, 
в отличие от критериев, следующие :названия :  приведеиные р ас
ход и ·мощность ( G и N) , степень реактивности Qт ,  отшошение 
скоростей и/сад, число Рейнольдса Re, приведеиная скорость 
�<с (или число Мс ) , показатель адиабаты k. ад а д 

При н арушении геометрического подобия в отношении шеро
ховатостей и зазоров говорят о •неполном геометрическо•м подо
бии,  вл ия:ние которого учитывается 1Пrри 1переечете данных иопы
та•ния модели на  нату.ру. 

2.1 2.5. КОЭФФ И Ц И Е Н Т  БЫСТРОХОДН ОСТ И  ТУР Б И Н Ы  

С !Помощью крит�риев G и и/сад можно составить комплекс, 
который тоже будет критерием подобия геометрически подобных 
Т)'iр бин : 

п = 29/4G I /2 (.!!:....)3/2 _ оо у� 
Са д L*З /4 ' 

ад 
или, имея n виду зависимость (2 .  Н�О') для G:  

п 00 -v 0/Q � 1 ( и ) = *3/4 = f - , Re , l. c , k • 
L

ад Са д ! а д 
(2 . 1 83) 

Уравнение ( 2. 1 83 )  показьщает, что при равных или автомо
дельных значениях Re, 'Ас t ад и равных k ·критерий П может 
рассматриваться .ка,к критерий кинематического подобия геомет
рически подобных тур·бин вместо критерия и/сад· 

Умножив и ,р азделив ·критерий П на плотность газа на  выхо
де из соплового аппарата Q taд, ·соответствующую скорости исте
чения С t ад. получим 

п=ы у� 
V

Qtaл= ы V� � р, k) ( 2 . 1 84) 
L*3/4 "'* L*З/4 • с lа д '  ' 

ад ><О ад 

где Q 1ад - объемный расх·од газа н а  входе в колесо ту,рбины, 
рассчитанный по параметр ам адиаба'Гного 'процесса .  

Б •• "' YQta л " 
езразмерныи комплекс •314 умноженным, по анало-

L
ад 
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гни с выражением (2 .  1 79 ) , на 1 93,3,  называется коэффициентом 
быстроходности ступени тур бины и обозначается nsт · На основа 
нии формулы (2 . 1 84 ) мож.но записать :  

П - 193 , 3  
'f (Ас , k) 

! а д  

(2 .  1 85)  

Таким образом,  выражение коэффициента быстроходности 
для тур бины запишется аналогично выражению коэффициента 
быстроходности для насоса .  

Последнее выражение позволяет заключить, что для геомет
рически подобных тур бин коэффициент быстроходности nsт при  
определенных условиях (пр и  р авных или автомодельных значе
ниях Re, Лс1 ад и равных k ) , ,ка,к 11 критерий ns, является крите-
рием кинематического подобия .  ( 

Но, коэффициент быстроходности nsт не  используют для 
геометрически подо бных турбин . Он находит применевне при ис
следовании  геометричеоки :не 'подобных турбин .  Так, коэффици
ент быстроходности тур·бины nsт. как и коэффициент быстроход
ности насоса n8, и сшользует,ся для характеристики формы мери 
дионального сечения колеса турби,ны ( р ис . 2.75) . С увеличением 
nsт возр астает высота лопат;ки ,колеса ,  отношение  диаметров р а 
диалыной тур бины D2cp/DI увеличивается . Тур бины с nsт <60 в ы 
полняются,  как  правило,  с неполным подводом г а з а  по окружно
сти колеса (парциальный 1Подвод) для увеличения  высоты ло
патки .  

Однако нет  строгой одноз,начной связи  между геометриче
скими  соотiНошениями  колеса тур бины и з�н ачением nsт · На гео
метрические соотношения колеса оказывают влияние и другие 
п араметры, котор ые выбирают·ся при 1р асчете независимо от nsт · 
Чтобы показать это, выразим объемный расход Q l aд следующим 
обр азом : 

( 2 .  1 86 )  
где Dcp и hл 1 - для осевой тур бины средний диа метр колеса и 
высота ра бочей л01патки �на входе, а для р адиальной центро
стремительной тур бИiны - наружный диаметр колеса ·и ширина  
лопатки на  наружном диаметре :  в-степень парциа .11ьности тур 
б ины ( см .  р азд. 4 .3 . 3 . 1 ) .  

Подставив выражение (2 . 1 85)  в фор'мулу (2 . 1 86) ,  получи м  
после ·преобразований 

2 
hлl  = _______ п_;s_;т;__ _____ _ 

Dcp _ -( Ucp ) 2 ( 1 93 , 3)2 8У2лЕ Y l - !2т -- s iп а 1 
Са д  

Последнее выражение показывает,  что  с увеличением коэф
фициента быстроход'ности при  прочих р авных условиях происхо-
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дит уширение канала колеса в меридиональном сечении .  Но на 
величину отноше.ния hл 1 /Dcp влияет выбор оТiношения скоростей 
и/сад, степени реактивности Qт , угла соплового аппарата а1 и 
степени парциальности е. 

Tu x o x o fJныe 
к ол е с а  

Dc p 
17 =JO + ТО 

л 

u N 
q 

о, 
- = 4 0 + Z. O 
h л 1 

Dzcp =O Z -'- 0 3 D, 1 • 1 

Нормальные 
к о л е с а 

п5т= 60 + 100 

D, г =  z. o + 7o 
Л l  

Dz cp . -тr;- = O,J ..,.-0,4 

быстрох о dн ь .  е 
колеса 

п 5 т = ТОО + 1 6 0  

Dhp = 7 + 5  .1 

D, 
г - tо + 5 

Л 1  

lJzcp _ . -п;- - 0, 4 -r 0,6 

Рис. 2.75. Примерный вид меридионального сечения колес осе
вых и центрострем ительных турбин с различными значениями 

коэффициента быстроходности  

В дальнейше:н при изучении ку1рса мы встретимся с коэффи 

циентами nsт и ns как с компле�сами ,  использование которых об

легчает решение некоторых з адач теории . 

На  рис .  2 .74 и 2 .75 по,казаны колеса лопаточ,ных м ашин ,  име

ющих р азличные значения ns и nsт · Насосы ЖР Д обычно имеют 

1 43 



п., = З()--;..... 1 00. Причем насосам горючего соответствуют меньшие 
значения ns, а .насосам  окислителя - .большие, так  как объе:м
ный р а сход Q насоса окислителя больше, а напор Н меньше, 
чем соответ·ствующие величины для насоса горючего (см .  р азд. 
l . l ) .  Поэтому насосы горючего имеют ·Колеса с более узким и 
длинным меридиональным, сечением .  Автономные турбины ЖР Д, 
выполняемые осевыми,  имеют nsт < 60--;-80, а предкамерные -
11sт > 80, поэтому у колес предкамерных осевых тур бин более 
длинные лопатки,  чем у автономных тур бин .  

2. 1 3. П ОТ Е Р И  В Л О ПАТО Ч Н ЫХ МАШ И НАХ 

2 . 1 3. 1 .  КЛАСС И Ф И КА Ц ИЯ О С Н ОВ Н ЫХ В И ДОВ П ОТЕРЬ 

В идеальной лопаточной 1машине без внешнего теплообмена 
и трения р а бочий процесс является идеальным адиабатным про
цессом,  т .  е . изоэнтропным процеосом,  ·который в дальнейшем ус
ловно будем :н азывать адиаба�ным процессом .  

При осуществлении рабочего 1Процесса в реальной лопаточ
ной машине имеют место необр атwмые .потери механической 
энергии.  Потери механичес.кой энер1гии мож•но разделить на  че
тыре группы :  а) внутр енсние потери,  ,б ) скоростные выходные по
тери,  в )  потери ,  связаiНные с утечками ра бочего тела ,  г)  механи
ческие (внешние) потери .  

а) Внутренние потери 

Под внутренними потерями будем понимать все потер и внут
ри лопаточной машины, приводящие .к изменению состояния ра
бочего тела .  К этой гру•ппе потерь относятся потери,  связанные 
с 11рением и отрывом (в  тур бин ах и ко мпрессорах при  досiиже
нии звуковых скоростей - также волновые потери ) . В-нутренние 
потери , связанные с течен ием в лопаточных решетках, подводах 
и отводах, будем называть гидр авлическими .  Допол1нительные 
потери,  связанные с ра ботой колеса лопаточной :\r ашины,  назо
вем дисковыми потерями .  К внутренним потер я :v1 следует отне
сти также потер и энергии ,  приводящие к изменению состояния 
р а бочего тела в связи с его перет�ка1нием,  например ,  подогрев 
р абочего тела при дросселировании  его в зазорах и при после
дующем смешении с основным потоком .  

Если перетекающая через зазоры жидкость ( утечки ) не с ме 
ш ивается с основным 1потоком и, следовате.л.ьно,  не меняет состо
яния р абочего тела ,  то по1ери,  воз.никающие при  этом ,  не будем 
о�носить к внутренним .  Примерам таких :потерь могут служить 
утечки жидкости чер ез Аренаж в атмосферу.  

Действитедьные процессы течения в лопаточной машине яв
ляются процес·сами с подводом тепла ,  т .  е .  подитрапными про
цессами . 
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б ) Скоростные выходные потери 

Кинетическую энергию жидкости ,  подсчитанную по выходной 
скорости, в отделыных видах лопаточных ·машин (в ч а с'Г'НО·СТИ,  в 

тур бинах ЖР Д) условно прини м а ют за  .потерянную энер·гию .  
Эту энерги ю  можно рассм атр ивать .как  потерянную в том смыс
ле ,  что она •не может быть преобр азована в полезную р а боту 
данной лопаточной машины.  ЭтИ потер и, которые называют ско
ростными выходными потерями,  подсчитывают по скорости вы-

. хода газа из лоп аточной машины :  
2 

L =� с 2 . 

в ) Потери, связанные с утечками рабочеrо тела 

(2 . 1 87) 

На мощность, выдаваемую ил и потребляемую машиной, вли
яет также потеря (утечки ) р абочего тела .  Количество рабочего 
тела ,  по которому р ассчитывает·ся располагаемая или полезная 
мощность ло!Паточной машины,  может отличаться от количества 
р а бочего тела ,  проходящего через колесо лопаточной машины, 
из -за  наличия его утечек чер ез зазоры,  отделяющие колесо от 
корпуса . 

В насосах и компрессорах часть жидкости, вытекая  из коле
са, проходит по зазор а м  и может снова поступить на вход в ко
лесо. Энер·гия ,  полученн а я  этой частью жид,кости в колесе, р а с
сеивается и ·в виде тепловой энергии может снова подводиться 
к основному потоку жидкости .  В турби;не не  все подведенное ко
л ичество газа поступает к колесу - часть его может вытечь че
рез осевой и р адиальный зазор ы  м ежду колесом и кор:пусом .  В 
связи с этим ,  действительная мощность · будет меньше,  че:.-.r мощ
ность, р ассчитанная по подведенному •количеству газа .  

Количество утека ющей жидкости 1пр и  известных конструкции 
и парюнет•р ах машины может быть рассчита•но .  Величина утечки 
жидкости в общем случае р ассчитывается по  следующим форму
л а м :  

д л я н е с ж и м а е м о й  ж и д к о с т и  

(2 .  1 88) 

где 11. - коэффициент расхода щели упло11нения ;  fy - площадь 
сечения щели ; !'J.py - перепад давлений для уплотнения ; 

д л я с ж и м а е м о й  ж и д к о с т и  

(2 .  1 89 )  

где критические параметр ы подсчитаны по параметр а м  газа пе
ред у1плотнением,  а приведенный ,р асход берется в функции сте
пени падения давления  в уплотнении : 

q (Лу) = f ( 8y) · 
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Оговорим , что перечисленные выше потери характеризуют 
работу отдельной лопаточной машины - ,насоса , тур бины или 
тур бонасоснога агрегата . При рассмотрении двигательной уста
новки в цело:-,r некоторые потери отделыной лопаточной м ашины 
могут не  являться пот�рями  для установки.  Так,  например ,  ско
рос11ная энергия газа на  выходе из турбины может быть исполь
зована  для создания дополнительной тнги .  Механическая энер
гия жидкости, перешедш ая в тепловую, является потерей для 
насосов, .но не является потерей для двигательной установки в 
целом,  та,к �как  повышает энтальпию топлива в камере .  Для схем 
с предка,мерной турбиной это же соображение  будет оправедли
во и для турбины.  

Отделыные виды потерь можно рассчитать, но  теория ,  как 
правило, дает только структуру фор мулы, а р асчетные коэффи
циенты в основном 01пределяются •путем эксперименталынаго ис
следова:ния .  

г) Механические (внешние) потери 

К механическим ( внешним)  потеjря м  относят потери в под
ШИiпни�ках, в контакт;ных торцовых упло11нениях вала ,  ма,нжетах ,  
заТiр ату мощности н а  1привод импеллеров и т .  д .  

Механические 1потери  не связаны с рабочим процессом и не  
влияют непосредственно н а  состоя1ние  р абочего тела машины,  
хотя тепло 'Механичееких потерь путем теплоподвода может пе-
редаваться р абочему телу.  

· 

Мощность, затрачиваемая на  механические потер и, называет
ся мощно-стью меха·ничес,ких потерь.  

2 . 1 3.2. ВНУТ Р Е Н Н И Е П ОТЕРИ В Л О ПАТОЧ Н Ы Х  МАШ И НАХ 

Р а�ссмо11рим гидравлические 1пот�ри ,  т. е .  потери  в лопаточ
ных ·решетках и в каналах подводов и отводов .  

2 . 1 3.2. 1 .  Гидравлические потери 

А. ПОТЕРИ В ЛОПА ТО ЧНЫХ РЕШЕТКАХ 

Потери энергии при  течении в решетках можно р аЗбить н а  
т р и  группы, которые усл·овно назове м :  1профилыными (первичны
ми)  потерЯ!ми ,  концевыми ( вторичными ) потерями и дополни
телыными потерями . 

Профильные потери - это потери энергии,  возникающие при  
о бтекании плоской лопаточной реше11ки .  Профильные потери 
слагаются из :  

1 )  т;рения в погр аничном слое;  
2 ) ,потерь на  образование вихревых зон при  обтекании про

филя и выходных кроыок ( отрывные потери ) ; 
3 )  волновых потерь, связанных с прохождением потока через 

скачки уплотнения . 
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Н аиболее точно эти  потери в случае осевых машин и непод
. вижных элементов р адиальных машин мотно определить про
дувкой лопаточной решетки . 

Концевые потер и - это :потери ,  вызванные огр аничением 
кольцевой лопаточной решетки !ПО высоте (ширине) . Эти потери 
выявляются сопоставлением резуль-
татов продувки неподвижной коль
цевой лопаточной решетки и пло
ской решетки с длиной,  исключаю-

, щей влияние ограничивающих по
верхностей. К этим потеря м  отно
сятся : 

1 )  потери на  трение у торцовых 
поверхностей, ограничив ающих ре
шетку по высоте (ширине ) , и поте:ри 
на  обр азование парных вихрей ; 

2 )  потери,  связанные с на руше
нием основного потока при перете
кании газа через р адиальный зазор 
с одной стороны лопатки на  другую 
в случае лопаток без бандажа 
( р ис. 2 .76 ) ; 

3 )  веерные потери ,  т. е. потери, 
свя

_
з анные с неоптим альной густотой 

р ешетки в верасчетных сечениях;  

р 

Рис. 2 .76. Перетекание жидко
сти (газа)  в лопатках без ба н

дажа 

4 )  по:rери,  связанные с диффузорностью меридионального се
чения .  

К допол1нительным пот�ря м  о11несем потери ,  связанные с сов
местной р а ботой направляющей и р а бочей решеток, и потери,  
связа'нные с ,вращением р а бочей решетки, а именно : 

1 )  потери,  вызванные нестационарностью и неравномерно
стью потока ([Jотери tНа  выравtНивание поля скоростей ) rгюсле 
решетки ; 

2 )  потери,  связанные ·С течением,  возникающим в погр анич
ном слое из-за вращения реше11ки .  

а )  Поrраничный слой и профильные потери в лопаточных решетках 

Профилыные потери определяются течением в поnраничном 
слое. Характер течения и потерь в пограничном слое зависит 
как от профиля лопат.ки, так и от величины скорости . 

В этом разделе мы остановимся �н а выяснении структуры !ПО 
граничного слоя и рассмотрим характер профильных потерь при 
дозвуковых скоростях, чтобы вынвить наи более общие з аконо
мерности обтекания лопаток низкоперепадных турбин  и н а.сосов.  
Особенности течения и потерь !При  сверхзвуковых окоростях, ха
рактерные для высокоперепадных турбин,  будут р ассмотрены 
далее в гл . 4.  
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Н а  р ис .  2. 77 схематично изображены полученное расчетным 

путем ( см . р а боту [62]) р а спределение  д а влен и я  и поrраничн ый 

слой для турбинной и насосной решеток, соста вленных из бес

конечно тонких профилей с од�наковым относительныi\r шагом и 
углом  установки .  

В тур бинной решет)-;е на  обеих сторонах лопатки почти по  

всему обводу происходит понижение давления .  В н асосной ре -

р, 

5) Насосная решетка 
Pz >p,  

р, 

Рис. 2.77. Распределение давления н пограничный слой 
на лопатках турбинной и насосной осевых решеток 

шетке почти по всей лопа-гке на·блюдается повышение да-вления .  

В тур бинной решетке при  пои ижении давления толщина погра

ничного слоя остается м алой вдоль всей ширины лопатки и от

рыва не возникает. В насосной решетке толщина пограничного 

слоя, вследствие повышения давления по течению,  быстро воз

растает, и на о беих сторонах лопа-гки происходит отрыв погра 

ничного слоя .  Это  приводит к сужению эффективного сечения 

межлопаточного канала .  Потери диффузорной решетки з аметно 

превышают потери конфузорной решетки.  

Н а  рис .  2 .78 приведены результаты расчета коэффициента 

потерь (см. р а боту [62] ) 
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.. * 
_ г  де w1z - осевая скорость; Piw и P2w - полные давления в отно-
сительном движении . 

Угол отклонения ( разность углов потока на входе в решетку 
и на  выходе из нее) во всех решетках р авен 25°.  Поэтому пере
пад давлений !На лопатке при 'Малых з'н ачениях относительного 
шага  мал ,  а при больших значениях t/b ., - ·велик.  Соответствен-

100 с, w 
2 0 0 �-r--.-�---.--.--.--.--. 

1 0 0 �-+--4---�-+--4---�-+--� 

50 �����--�-����� 
20 ��r-+--+--+--+--��--� 

0,5 �+---t-!--1--+--т-nl:f:--:-:-:-l--:-:��"-''r--=1 
� 2 �-+--�-+4-+-�-т-
0, 1 L---L-.U........L-L.-...L..._:�......L:::---:--::--:7--t;-" 

а 1, 2 7, 4 _ 

b n  

Рис. 2.78. Зависимость коэффициента поте·рь 
от относительного шага для насосной н тур· 
бинной решеток и для решетки пластин при 

нулевом yr.1e атаки : 
J-н асосн а я решетка ; 2 -решетка пл асr ин ;  3-тур

бинная решетка 

но, при малых значениях t!Ьл лопа1жи меньше изоr<нуты, чем при  
больших ЗIНачениях t/b .'l .  При малых З'Начениях t/Ьл коэффици
ент потерь  велик для всех решеток, так ка,к это густые решетки,  
у которых велики потери !На трение .  При больших значениях 
t/b _, увеличение потерь связа,но с большим изги бом лопаток и 
отрывом погранично·го слоя. Оптимальный относительный шаг ,  
соответствующий минимальным потерям, м еньше для насосной 
решетки (см.  рис .  2.78) . На рис .  2.78 нанесены также коэффици
енты потер ь для турбулентного и лам ина р ного режимов обтека
ния решеток пластин с тем же относите.пьным ш агом и с нуле
в ым vглом ата,ки .  

Конфузорные р ешетки имеют коэффициенты потерь бо.пьшие, 
чeJ:\I пр и ламинарном обтекании пластин ,  но меньшие,  чем при 
турбулен11ном режиме.  Диффузорные решетки имеют с а м ыР 
бо.пьшие коэффициенты потерь .  
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Сопротивление  трения меньше при  ламинарном течении .  При  
отрыве потока потери возр астают, поэтому желательно проекти
ровать лопатки и выбир ать р абочие режимы так ,  чтобы лами
нарный пограничный слой и�л большую протяженность и что
бы отсутствовали отрьшные зо·ны.  

Решетки центробе)!шых насосов, как пр авило, диффузорные, 
поэтому утолщение  пограничного слоя и его отрыв на блюдаются 
в этих решетках чаще. При  обычных для центробеж,ных насосов  

Рис. 2.79. Возможные вихревые 
зоны при обтекании лопат ок коле
са центробежного насоса с поло-

жительными углами атаки 

Рис. 2.80. Схеыатнчное изображение по
граничного слоя на профиле реактивной 

решетки : 

а-точка разветвления:  б-ламинарный погра
н нчный слой; в-точка перехо;(а ; г-ламинар

ный поделай:  д-турбу,1СНТ11ЫЙ слой 

положительных углах атаки,  как показава на рис .  2 .79, происхо
дит отр ыв струи к концу лопатки с тыльной ее стороны.  В этом 
месте кинетическая энергия частиц жидкости поnраничного слоя 
будет недостаточна для ,преодоления  перепада давлений .  

Р а ссмотрим более подробно картину течения в пограничном 
слое на  примере  некоторых тур бинных профилей.  

На рис. 2 .80 приведено схематичное изобр ажение погр анич 
ного слоя 'На профиле реактивной конфузорной р ешетки при до
звуковых скоростях .  Реактивные ,конфузорные решет·КИ примен я 
ются в турбинах , в ч а стности , в сопловых аппаратах, и в р а бо
чем KOJ1ece предкамерной турбины ЖР Д.  Н атекающий поток 
р азделяется профилеы на две части .  Точка а называется точкой 
разветвления , или точкой тор можения .  В ней скорость р а вна 
нулю, а давление достигает максимального значения .  

Н а  корытце, н ачиная от точки а, толщина погр анич·ного слоя 
постепенно увеличивается .  Ближе ,к выходу н а  конфузарвом уча-
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· стке, где пото.к ускоряется, пограничный слой утоньш ается . Н а  
спинке профиля толщина слоя обычно медленно нарастает, за 
метно увеличиваясь на  участке косого срез а .  Н а  этом участке 
возможен отрыв потока от  профиля.  В зависимости от режим а  
течения и :профиля по·гр аничный слой м ожет быть ламинарным,  
тур булентным или омешанным.  

Н а  рис .  2 .80 изображена картина  течения в погра.ничном 
слое, 'Когда пограничный слой н а  корытце и на спинке в близи 
точки р азветвления ламин а•рен ,  затем он ,на спинке переходит в 
тур булен11ный с тонким ламинарным IПОдслоем.  При значитель
ной конфузориости межлопаточного канала точка перехода л а
минарного погр а.ничного слоя в тур·булентный может распола 
гаться в косом срезе .  

В отдельных решетках при :малой степени реактивности и 
при положительных углах атаки у выходJной части спинки может 
иметь место диффузорвое течение, набухание пограничного ·слоя 
и его отрыв ( рис. 2 .8 1 ) .  Отрыв П<риводит к образова•нию вихрей 
с обра11ным током у !Поверхности. В ихревые жгуты переходят в 
основной IПОток и затухают в нем . На  воссоздание вихрей затра 
чивается энергия и профильвые IПОтери при  обтекании лопаток 
возрастают. При отрицательных углах ата•ки отр ывные зоны мо
гут во-зникать и у поверхно·сти .1юрытца . 

В турбинах ЖР Д широко применяются активные реnтетки 
(см .  рис. 2 . 1 3 ) . При дозвуковом обтекании профиля активной ре
шет.ки в IПограничном ·слое обычно также можно выделить три 
участка (рис. 2 .82) : л а.минарный (б) , турбулентный (д)  с л ами
на  рным 1110дслоем (г )  и отрывную область ( е ) . Их протяжен
ность сильно зависит от угла атаки. При положитеJiьных углах 
атаки точка перехода (в )  и зона отрыва ( е ) приближаются к 
входу. 

Сравнение расопределения давления 1по профилю лопато·к ак 
тивной и реактивной решеток (см .  рис .  2 .49 и 2 .50 )  показывает, 
что при  обтекании а ктивной лопатки н аблюдаются ·более глубо
кое понижение давления на спинке лопатки и большой пик дав
ления со сторон ы  корытца при  входе в лоп атку. При таком рас 
пределении давления у выходной кромки актив:ной лопат.ки 
имеет место диффузорнее течение, которое сопровождается от
рывным течением.  При м алом угле входа диффузорная область 
появляется на  выходной части спинки. 

Число Рейнольдса влияет .н а потери при о бтекании лопаточ

ных пр офилей (Re = wЬл ) . Чем меньше Re (при Re -(:105) , тем 
� 

больше потери .  Как пр авило, при  числах Re> 105 шерохова
тость влияет заметнее на величину потерь,  чем режим течения,  
определяемый числом Re. В лопаточных машинах ЖР Д обычно 
Re> 1 05 . 

При больших шероховатостях потери в решетке заметно уве
Jшчиваются. При среднеквадр атичной высоте неровностей до 
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5 .мк.м качество обработки мало  влияет н а  потер и  в решетке , так 
как неровности поверхности закрываются л аминарным подслоеi\1 
( см .  р аботу [45]) . О бычно проточная часть насоса ,  внутре,!fн и е  
поверхности корпуср и д и с к и  колеса выпо.'lняются с чистотои об
работки v 6 ( средняя высота шероховатости 10 .мк.м) и выше . 
Пос,1Jе  ,1J итья такая  чистота достигается специальной обр а бо11кой.  
Повышение чистоты пр иводит к увеличению к.  п.  д .  :н асоса . Так,  

Р и с .  2.8 1 .  Схем атичное изображение 
тече н и я  при отрыве у спинки лопатки 

1 
а 

Рис. 2.82. Схематич
ное изображение по
гра ничного слоя на 
профиле активной ре
шетки (см. обозначе-

ния на рис. 2.80) : 
е-зона отрыва 

уменьшение шероховатости со 1 35 до 20 .мк.м может привести к 
повышению к. п . д. на  6--;- 1 0 %  ( см .  работу [5 1 ] ) .  Проточная  
часть тур бины, ·как  правило , выполняется с чистотой \1 7  (сред
няя  высота шероховатости  6,3 .мк.м) и выше, а поверхности дис
ка и корпуса - с чистотой v 6 .  Чем меньше а бсолютные р азме
ры  лопаточной машины, тем больша я  чистота поверхности необ
ходима .  

Существенные ,потери возникают nри о бтекании выходных 
кромок. Кромочные потери, соизмеримые с трением,  относятся 
также к профильным nотерям .  В ыходя из решетки, поток под
вергается внез апно,му р асширению и за кромк-ой возниi<ают вих
ревые отрывные зоны (см.  рис . 2 . 80) .  Чем толще выходная  к<ром
ка и чем более густая решетка ,  тем больше кромочные потери .  
В ытекающий из решетки поток существенно нер авномерен (рис .  
2.83) . 

б )  Концевые (вторичные) потери  

Р ассмо11рим последовательно все <потери, которые оrnосятся 
к концевым.  
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1 ) П отери трения на  цилиндр ических поверхностях, ограни 
чивающих межлопаточный ка,нал по высоте . Парный вихрь .  

Трение  J:I a  внешней и внутренней огра•ничивающих повер:х;но
стях приводит к торможению скорости у этих стенок, н аличию 
градиента скоростей и р азвитого п о гр ани ч ного слоя ; в о бщем 
едучае влияние  трения на •наружной и внут·ренней поверхностях 
р азлично, ·но основные закономерности должны быть аналогич
ными .  Эти потери н а  трение определяются режимо:'УI течения и 
состоянием !ПОверхности и могут быть оценен ы  по обычныы фор
мулам  с учетом числ а  
Рейнольдса . В о бщем б а
л ансе потерь их доля су
щественна только при :\I а 
.цой вы соте допатки . Н а 
л ичие трения на  ограни
чивающих поверхностях 
при  течении по межлопа 
точным каналам,  которые 
всегда криволинейны , 
вызывает паразитвые 
вихревые течения , назы
ваемые п арным вихрем.  

Распределение давле
ния по  межлопаточному  
каналу  решетки (для при 
мера  взята турбинная 
решетк а )  будет разным в 

с 
Cm a xr, =---�� .. +-��--�=-

D r�-----r--�,-----�---

« 1  град 
7J � 1 
15 1 
n ·  
19 

среднем по nы соте сече- Рис. 2.83. Параметры потока на выходе 

нии (/-/ на рис. 2 .84 ) и из решетки: 

у о гр а н ичивающих по- yft=O, i ;  ----- y ft= i ,8 

ве:рхностей ( сечения Il-
rz и 11/-111 н а  рис .  2.84) . Для большей четкости рассмотрение 
проведено для решетки, имеющей кольцо, охватывающее лопатки 
и вращающееся вместе с ними (так называемый бандаж) . 

В близи повер.:шостей , огр а ничивающих лопатку по высоте, 
скорость течения будет меньше и повышение давления на ко
р ытце лоп атки у этих .поверхностей будет также меньше, чем в 
середине канала . Следовательно, на ч астицы газа ,  находящиеся 
у .корытца лопатки вблизи ограничивающих торцовых поверхно
стей (сечения /1-11 и /Il-11/) , в радиальном на!Правлении 
будет действовать перепад давлений,  перемещающий их по нап
равлению к ограничивающим 1повер:х;ностям .  В силу .неразры вно 
сти течения вдодь ограничивающих поверхностей н ачнется дви
жение пограничного слоя газа от корытца лопатки к опинке.  
Этот движущийся погр ан ичный слой тор мозится основным пото
ком и .набухает вблизи спинки лопатки (см .  р ис. 2 .84 ,  где опра 
в а  условно показана толщина  погра:н ичного слоя ) . В свою оче
редь, этот движущийся вдоль огр аничивающей стенки погра -
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ничный слой оттеNшет погра ничный слой ·н а сп инке лопатки к 
середине канала .  В результате утолстившийся погр аничный слой 
срывается с поверх•ности  опинки в виде двух жгутов . 

Такой хар а ктер движения пограничных слоев приводит к по
явлению в межлоп атgчно:.vr канале двух р азнонаправленных вих
ревых течений ,  называемых парным вихрем . П а рвый вихрь яв
ляется паразитным вихревым течением .  Oт:.vreти:vr ,  что такое 
представление  о наложении вторичного течения на  основное яв-

1 

Р ис. 2.84. Схема uторичного течения в меж
лопаточном канале: 

1-погра н ичны й  слой ; 2-э п ю г а  относительн ых 
скоростей ( условно повернута в плоскость чер

тежа) 

ляется упрощенной моделью сложного 1Простр а,нственного тече
ния в межлопаточных .каналах и применяется для большей наг 
лядности. 

З атрата энергии на  воссозда,ние  этих вихревых течений сос
тавляет заметную величину. Н а  рис .  2 .  84 оправа  нанесена при
мерная картина изменения  к . п . д .  струек 1'J и углов выхода по 
тока �2 .  Наибольшие потери .на·блюдаются В ·  местах утолщения 
пограничного слоя  н а  спинке лопат.ки .  В этих же местах увели
чивается выходной угол потока ,  что  объясняется отрывом погр а 
ничного слоя.  Чем меньше высота лопатки и чем больше ее ши
рина ,  тем большая  часть основного 1потока зан ята па:рным вих
реы и тем больше относительная доля потери  энергии . 

Потери на  пар:ный вихрь резко возр астают, когда парные 
вихр и  смыкаются м ежду собой .  При этом величина потерь начи
нает зависеть от относитеJiьной высоты лопат,ки .  Э то наступает 
при отношении hл/Ьл < l-+- 1 ,5 .  В:следствие этого короткие лопат
ки тур бин ТНА ЖР Д приходится деJiать достаточно узкими .  
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Потери rн а пар ный вихрь связаны с 'н аличием г-радиента дав
ления 'ПОперек межлопаточного канала .  Поэтому все факторы, 
способствующие увеличению перепада давлений на  лопатки,  од
новременно увеличивают и потери на вторичные течения .  Такими 
фактор ами  являются,  например ,  кривизна профиля ,  характер и
зуемая углом [ 1 80°- ( � 1 л+�2л ) 0], и положительные углы  атаки .  

Влияние высоты лопатки на  уровень потерь можно просле
дить по рис. 2 .50, б, где отложены коэффиuиенты потерь для 
разных относительных 
высот.  Снижение высоты 
решетки резко увеличива
ет потери .  

В межлопаточных к а 
н а л а х  н асосов также воз
никает парный вихрь -
паразитное вихревое дви
жение, вызванное влияни
ем стенок, огр аничиваю
щих канал по  высоте или 
по ш ирине .  

На рис .  2 .85 показав 
парный вихрь в попереч
ном сечении межлопаточ
ного канала центробеж
ного насоса .  Парный 
вихрь уносится основным 
потоком . 

Рис. 2.85.  Парный вихрь в каналах колеса 
центробежного насоса 

2) П отери ,  связ анные с перетеканием через радиальный з а 
зор .  

Характер вторичных течений при  .н аличии радиального зазо
р а  усложняется . Газ перетекает 9ерез радиальный зазор с ко
рытца , т .  е . из полости большего давления,  на  спинку лопатки 
( см .  рис. 2 .  76) . Здесь поток перетекающего газа под действием 
парнога вихря и ооновного :потока свертывается , образуя непар
ный вихрь.  Целесоо бразно иметь закрытый радиальный зазор ,  
т. е .  применять ба:ндажи для перекрытия межлопаточного каза 
ла  на  периферии ( см .  рис .  2 .84 ) и закрытые колеса центробеж
ных насосов (см .  далее рис .  3 .8 , а ) . 

3 )  Веерные потери , возникающие в длинных лопаточных вен 
п а х  в связи с тем , что оптималыный шаг  лопаток ( густота )  вы
бирается лишь для какого-либо одного ·р а счетного сечения .  

Веер.ные потери можно снизить, применяя лопатки с перемен
ной хордой , например ,  для осевых машин - с увеличивающейся 
по радиусу хордой .  

4 ) Потери ,  связанные · С  диффузорностью меридион алыного 
сечения лопаток. 

Для плавного очертания проточной части лопаточных машин 
часто приходится вводить диффузорность меридион аштого се-
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чения р а бочих лопаток (рис .  2 .86) . Введение диффузорности 
пр иводит .к дополнительным потеря м . Продувка неподвижных 
лопаток показала ,  что вторичные .потери зависят от угл а  р асши- · 

рения меридион ального сечен ия Л. . / 
t;BT 
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Р и с .  2.86. З ависимость вторичных потерь от 
b,. fh л 2  при разных углах диффуэорности ме-

ридионального сечения (см .  работу [ 1 0] 

Н а  рис .  2.Ь6 ·Пр иведены  данные иапытаний лопаток с банда
жом при Лп = Лnт = Л. По оси ординат отложен коэффициент вто
ричных потерь ; Ьл - ширина лопатки ; tл/Ьл = 0,65 - относитель
ный шаг решетки ; f3 1 л = 35° - угол входа ; Qт = О--;-1 5 % - реактив 
ность решетки. Пограничный слой у ограничивающих поверхно
стей в напр авлении течения газа, вследствие  диффузорности , 
утолщает·ся, и возможно отрывное течение. 

О влиянии высоты решетки на  потери моRшо судить 1по рис .  
2 .50, б, где приведены опытные да,н.ные по коэффициентам  по
терь при разной величине относительной высоты (hл. /Dcp) .  

в ) Дополнительные потери 

l ) Потери , связан.ные с 1нестационарностью потока .  
Потер и на нестацианар,ность 1потока связаны с выравнивани 

ем поля ·скоростей и давлений в потоке таза , вытекающего и з  
решетки.  Н арушение осевой симметр ии течения в решетках, ко
торое может иметь место при  .нерасче11ных режимах или техно
логических поrtрешностях 1пр и  из:готовлении решетак или подво
дящих и отводящих ка,налов, также 1Приводит к заметному уве
личению потерь. 

Нестационарность потока обусловливается, кроме того, лери
одическим изменением р асположения р а бочей решетки О11носи
тельно наnравляющей ( см .  р а боту [44] ) . Р а бочая решетка при  
этом обтекается нер авномерным потоком из - за  наличия кромоч
ных следов ·С периодичностью, зависящей от числа напр авляю
щих лопаток и частоты вращения р а .бочего колеса (см . рис. 2 .83 ) . 
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2 ) Потери,  связанные с р адиалыным перетеканием из-за вра 
щения решетки.  

При вращении  могут возникнуть потери от перетекания в 
р а бочей ·решетке, воз·никающеrо под действием инерционных 
сил.  Н а  жидкость, текущую по •решетке н относительном движе
нии, действуют центробежная и кориолисова силы инерции.  

В осевых машинах кор иолисова ·сила инерции действует в 
р адиальном направлении,  сонп адая с центробежной силой инер 
ции  ( см .  р ис.  2.32) . Вращение ра бочих лопаток может изменить 
величину профильных и вторичных потерь ввиду влияния цент
робежных и кор иолисовых сил инерции ·н а погр аничный слой. 

r) Коэффициенты, оценивающие потери в лопаточных решетках 

О бычно tпотер и  в лопаточных р ешетках оцениваются сниже
нием полного давления (давдения тор можения ) , хотя применя
ются и другие коэффициенты [см . ,  на•пример ,  формулу (2 .  1 90) ]. 

Отношение  полного давления н а  'выходе из решетки к nолно
му давлению на  входе в :нее называется коэффициентом полrНого 
давления 

• 
Р2 Cl = --,; .  
Р1 

( 2 .  1 9 1 )  

В турбинах потери в решетках 'принято определять с.корост
ным и  коэффициентами.  В сопловых •решетках скоростной коэф
фициент для струйки представляет со·бой отношение действи 
тельной скорости истечения к адиабатной : 

rp = � . 
С lад 

В р а бочих р ешетках скоростной .коэффициент для струйки -
это отношение · действительной скоро·сти н а  выходе к адиа бат
ной : 

Ф = � . 
'li'2a д  

При  нер авномерном tпотоке скоростной коэффициент - это 
отношение осреднен.ной действительной скорости к скорости при  
отсутствии  потерь.  Осреднение  для нахождения р а·схода , коли
чества движения и кинетической энергии  должно производиться 
по-раз!Ному, ,поскольку р асход пропорционален первой степени ,  
количество движения - второй , а энергия - третьей степени ско
рости .  

В опытах, в зависимости о т  принятой методики испытаний,  
может быть определен каждый из этих трех скоростных коэффи
циентов . В еличина их, вообще говоря,  будет ·р азличной,  но  обыч
но это различие невелико.  
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Между коэффициента ми а и ер или ф в газодинам ике уста 
навливают следующую связь :  

где л (Лс ) = PI* и 
! а д  Ро 

k 

-r 1 � � + � 
(;JJk=l 

02 -
-

1 - k - 1 л2 k + 1 w .  

(2 .  1 92) 

( 2 . 1 93) 

Коэффициент потерь в решет.ке может быть также определен 
по следующей формуле :  

( 2 .  1 94) 

или 
( 2 .  1 95)  

К. л .  д. решетки определяется отношением квадр атов скоро
стей : 

( 2 . 1 96) 

Профильные потер и могут быть 01пределены продувкой или 
проливкой плоских решеток. Сумма  профильных и вторичных 
потерь для осевых м ашин определяется продувкой или пролив
кой кольцевых решеток. Все потери в решет.ках  могут быть оп
р еделены только путем измерения полей полных давлений н а  
р а ботающей машине ,  что всегда связано с о  значительнJ;>IМИ  труд
ностями . При р а•счете лопаточных машин часто вводят дополни 
телыные коэффициенты, учитывающие концевые (вторичные)  
лотер и в решетках . Определение этих коэффициентов и их чис
ленные величИiны будут приведены в далннейших разделах.  

Б. ПОТЕРИ В ПОДВОДАХ И ОТВ ОДАХ 

Потери в подводящих и отводящих каналах можно свести к 
двум видам потерь :  потерям трения и потерям от местных соп
ротивлений . 

Потери трения в CJIOЖIH ЬJX каналах подводов и отводов мож
но определить как  потери в трубопроводах произвольной формы 
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путем н ахождения потер ь  в эквивалентном трубопроводе круг
лого сечения с тем же гидр авлическим радиусом .  

Диамет'р такой трубы найдется по известной фор муле 

D = 4F (2 .  1 97) г n '  

где F - площадь поперечного сечения канала ;  П - смачивае - 
мый периметр канала .  

Тогда потери трения в канале ( п р и  Q = const и л и  М < О,З---;-
0,4)  будут tр авны:  

р* * 2 
Ь.р* t - Р2 = А _z - с ер [дж ] (2 . 1 98) 

Q Q Dг . ср 2 KZ ' 

где Сер - сре,щняя  скорость течения ;  l - длина канал а ;  Q 
средняя  плотность ; Dг·ср - средний .гидравлический диаметр .  

Для каналов Л находится в зависимости от числа  Рейнольд
са и относительной шероховатости стенок �канал а .  

При Re � 5 - to3 (Re = сс:Dг ) 
1 1. =0 ,3 16 --о-25 - для 

Re • 
гладких стенок 

и 1 Л =------
(1 , 74 + 2 1g �� у 

для шероховатых стенок , 

г де k - абсолютная шероховатость . 
К потерям ,  связанным с местным сопротивлением , относят 

потери н а  местное изменение сечений ,  потери на  смешение струй, 
потери на поворот потока и потери ,  связанные с диффузорностью 
канала .  Н апример ,  в центробежных на сосах к местным потерям 
можно отнести потери на  поворот в случае  коленообр азного или 
полуспирального подвода (см.  далее р ис .  3.  2)  и потери н а  сме
шение при выходе потока из колеса в спиральный отвод. 

Потери на местные сопротивления оценивают по общей фор 
муле 

(2. 1 99) 

где 6 - коэффициент местного сопротивления ;  с-хар актерная 
скорость течения в канале (обычно tперед местным сопротивле
нием ) . 

Конкретные величины коэффициентов местных сопр отивле
ний находят опытным путем .  Опытные данные систематизируют 
в спр авочниках.  Для допаточных машин ЖР Д опыТ:ных данных 
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по коэффициентам местных потерь опу бликова но м ало . Некото
рые данные будут приведены в дальнейшем - при  изложении  
конкретного материа.r1 а  по •н а сосам и турбинам  ЖР Д. 

Оценку IПотерь в каналах можно производить также с помо
щью коэффициентов полного давления [см .  форl\Iулу ( 2 . 1 9 1 ) ] . 

2 . 1 3.2.2. Дис1ювые потери 

А.  ПОТЕРИ ДИСКОВ ОГО ТРЕНИЯ 

При вращении диска колеса лопаточной машины затрачива 
ется дополнительная ;vющность;  назовt:: :\1 ее :vющностью диско
вых потерь. 

U = O  

Рис .  2.87. Эпюра окружных со
ставляющих скорости потока в 
осевом зазоре между диском 

колеса н корпусом 

t 

Рис. 2.88. Л иния тока жид
кости в осевом зазоре меж
ду диском колеса и корпу-

сом 

При вращении  диска жидкость ( газ ) в зазоре также ,начи
нает вращаться в :результате действия сил трения. Эпюра ок
ружных составляющих окорасти 1потока в зазоре между диском 
колеса и корпусом :приведен а  на рис. 2Д7 .  Наличие окружной 
составляющей скорости у жидко12ти в зазоре приводит к появле
нию р адиальных течений жидкости в зазоре.  Примерный вид 
л инии тока в мер идион альной плоскости радиального колеса :по
казан на  •рис. 2.88 .  

Момент сопротивления вр ащению колеса лопаточной маши 
ны возникает в результате трения .  Жидко·сти придается мо
м ент количества  движения 1 1 ,  поокоJтьку закрученная жидкость 
перемещается к периферии и новые порции жидкости непрерыв
но подходят к вращающимся дискам ,  то затрата мощности н а  
трение ввиду насосного действия дисков составляет заметную 
величину . 

В ыведем зависимость мощности трения диека от параметров 
колеса для несжимаемой жидкости .  

Режим трения диска можно сч итать тур булент·н ым, тогда ка
с ательное напряжение  т будет п р опор цион альн Ы !\1 произведению 
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плотности жидкости и кинетической энергии, подсчитанной 
по относительной скорости поверхности и жидкости .  В дан
ном случае относительная скорость неподвижной жидкости 
а колеса является окружной скоростью и т будет равно : 

2 м2 
т = С�р.дQ !!!__ [...!!._ ] , 

г де С�р.д - коэффициент трения ;  Q - площость жидкости в за
зоре . 

Момент трения может быть найден 'Путеы интегрирования : 
r ,  

Л1тр д = J -r:r2nrdr , 
о 

где r2 - наружный р адиус диска, 
или 

' •  
М гр . д  = nC�p.дt;w2 5 r4dr . 

о 

После интегрирования получим 
м - с  s 2 [ ] тр . д - тр . дQГ2 W H · Jl ,  (2 . 200) 

г де Стр.д - коэффициент трения диока ,  включающий в себя все 
постоянные.  

Мощность дискового трения определяется по фор муле 
Nтр . д  =2Мтр . дw [87 ] ( 2 .  20 1 )  

( коэффициент 2 учитывает Т'Ре·ние п о  обеим сторонам диска ) ,  
или 

Nтp . л = 2C,p . дQr�w3 [87 ] .  (2 . 202) 

Как следуе г из формулы ( 2 .202 ) , мощность трения боковых 
поверхностей колеса пропорцион альн а  пятой степени р адиуса и 
кубу угловой скорости. 

Коэффициент трения Стр.д определяется в зависимости от 
числа Рейнольдса .  Для �гладких дисков, принимая ,  что угловая 
скорость вращения жидкости в зазоре  р авна половине угловой 
скорости колеса ,  с учетом опы11ных данных, получим для 
Re> 1 05 ( см . р а боту [42]) 

6 

с - 0 , 039 
тр д - Б г - ' 

-у Re 

Число Re подсчитывается по формуле 

2775 

r�co 
Re = - .  

v 

(2 . 202а) 

(2 .  2026) 
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Б. ДРУГИЕ ПОТЕРИ, ОТНОСИМЫЕ К. ДИСК.ОВЬ/М 

К группе потерь ,  условно названных дисковыми, <помимо IПО
терь дискового трения , отнесем также <Потер и ,  связанные с под
водом р абочего тела к колесу 'Не по всей окружцости ,  а дишь 
по части ее (потери  на парциад ьность , см .  разд. 4 .5 .2 .2 ) . К дис 

ковым потеря м  также отнесем некоторые потери мощности, свя 
за.нцые с работой колеса на  нерасчетных режимах, например , в 
насосах потери «гидравлического тор можения» при малых рас 
ходах ( см .  разд. 3 . 1 . 2 .2 ) . 

Наличие дисковых поте•рь в насосах увеличивает потребцую 
1\I Ощцость привода . Наличие дисковых потерь в тур бинах умень
ш ает эффективную мощность турбины .  Дисковые поте:ри перехо
дят в тепло и,  если пренебречь внешним теплообменом,  то это 
тепло целиком подводится к ра�бочей жидкости . Н а зв ание «дис
ковые потери» означает , что эти потери от,носятся · к рабочему 
колесу (к  ступени)  в целом . Затрата  р аботы на  дисковые потери  
определится формулой 

Lд = Nл [ дж ] · (2 . 203) G кг. 
2. 1 4. О С Н О В Н Ы Е  Т ЕРМОД И НАМ И Ч ЕС К И Е  

СООТ Н О Ш Е Н И Я  И Т Е ПЛ О В Ы Е  Д ИАГРАММЫ, 
И С П ОЛ ЬЗ УЕМЫ Е П Р И  РАССМОТР Е Н И И  П РО ЦЕССО В 

В Л О П АТО Ч Н ЫХ МАШ И Н АХ 

Рассмотрим основные термодинамические соо1шошеция д.ля  
процессов в лопаточных машинах ,  происходящих с трением и в 
результате этого с подводом тепла ,к жидкости. При этом для 
упрощения выкладок будем принимать, что скорость на  входе в 
лопаточцую машину равна  скорости на выходе из лопаточной 
машины ( Ct = с2) . 

Под работой сопротивления Lсопр [см . формулу (2 .78 ) ] будем 
понимать все внутренние потери .  

Для течеция без  внешнего теплообмеца  

dLc�np =dQ . 
Примецив уравнение первого закона термодинамики и рас

сматривая лопаточную машицу в целом, получим 

2 
i2 - i1 =S vdp + Lc�np • ( 2 . 204) 

1 

Сопоставляя уравцецие (2 .  204 ) с (2 .  77)  при с 1  = с2 и обозца
чая  эцергию, переданную жидкости или отобранцую от жидко 
сти ( с  учетом работы трения ) ,  как внутреннюю р аботу лопаточ-
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ной машины, соответственно для насоса ( ко мпрессора )  получим 
2 

для турбины 

HRн= i2 - i1 = J 'lJdp + Lcoпp ;  
1 

1 

L .н= i1 - i 2 = J vdp - Lcoпp · 
2 

(2 . 205) 

(2 . 206 ) 

Для газов, удовлетворяющих уравнению состояния pv = R T, 
для адиабатного процесса (pvk = coпst) получим 

2ад 
Над = i2ад - i1 = ср (Т2ад - Т1 ) = S vdp= 

1 

=-k- (p2v2 - P1v1 ) =-k- RT1 [ (_!!_1)k·;1 - 1 ] ;  k - 1 ад k - 1 Р1 

1 L8д =i1 - i2 =ср (Т1 - Т2 ) = J v:ip = а .1. ад 
2ад [- k-1 ] k k Р2 

-k-
= -- ( p1Vt -P2V2 ) = -- RT1 1 - (-) . k - 1 ад k - 1  Pl 

(2. 207) 

( 2 .  208) 

Для насоса (компрессор а )  адиабатный напор является ми
нимальным напором,  который необходимо передать жидкости 
для повышения давления до заданной величины.  Для турбины 
адиабатная р абота является теоретичеокой р аополагаемой ра бо
той. В тур бинах за теор етическую располагаемую работу чаще 
принимают работу адиабатного расширения от входных парамет
ров торможения до выходных статических параметров : 

L* .• . 
а = t1 - to . д · а д  (2 . 209) 

Эта р абота является максимальной теоретической работой с 
П ОJ1 Н Ы М использованием выходной скорости. 

Действительные процессы являются политрапными процесса
ми с подводом тепла в резуJ1ьтате р а боты трения . Пр и подводе 
тепла объем сжимаемой жидкости ( га за )  увеличивается .  При 
этом р абота р а·сширения и работа сжатия тоже увеличиваются.  
Это ,н аглядно видно при изображении процесса в лопаточной 
машине в рv-диаграмме .  

Для того чтобы выяс,нить  особенности протекания процессов 
в турбинах,  р аботающих на газах и п ар ах, и в насосах для сжи 
маемой и несжюt а е :vrой жидкостей, рассмотрим в координатах 
p-v фазовое состояние для компонента в c a мowi общем случае 
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( рис .  2.89) . Линия А -кр-В является пограни чной кривой .  Кри 
вая  А-кр определяет удельный объем 'Насыщенной :жидкости а 
кр ивая кр-В - удельный о6'_51ем насыщенных паров (точка «,lp» 
является критической точкой) . Остальные линии являются изо
термами .  При больших температурах перегр етая парсвая среда 

близка к состоянию идеального Жиокасть газа .  Изотерм а  при этом изобр а -z ' 
Г зится в координатах р - v гипер -

болой ; ее уравнение pv = RT. � 1 -

Ркр 

Ртр 

-

с-- � \ 
� \ \ - � \ \ � � + 

€:3- � � \.. 
tJ;: � " ' 

� � tJ;: �аз � � '" " ........ t'-... � "' 
� � кр' r---. i'... t-... � >- -

171 � " r---. г--..... 
тр U.�"'9§'ь � �' i": "- - '>... 

J д 1 в� � 
1 I 1 ' 

f...- Т8ерuая tраза + газ -r--
.1 l 1 1 1 L-v 

Рис. 2.89. Изображение изотерм в 
координатах р - v для р азличных 

фаз вещества 

При меньших температурах 
парьr не ведут себя ка!< идеаль
ные газы .  Для уравнения изотер 
мы паров ( реальных газов) пред
ложено много уравнений.  Типич
ным для этой обл асти .1шляется 
уравнение В ан·дер -Ваальса : 

( Р  + ; )  (v - b)= RT ,  (2 . 2 10) 

где а и Ь могут рассматриваться 
как константы лишь в небольшой 
области температур . 

В общем случае  

а =  f (p, Т ) и Ь = f (p, Т ) .  
Заштрихованная на  рис .  2 .89 

область - это область жидкой 
среды, где изменение давления 
почти не приводит к изменению 
удельного объема ,  хотя некоторое 
уменьшение объема почти всегдя 
имеет место . Для отдельных 

жидкостей, например ,  для водорода, сжимаемость, т .  е .  измене
ние удельного объема ,  существенна .  В турбинах )К:Р Д в качестве 
р абочего тела обычно используют газообразные продукты сгора 
ния и перегретые п арьr при  таких параметрах,  когда их состоя
ние б,1 изко к состоянию идеального газа .  В отдельных случаях 
(например ,  когда используются пары жидкого металла )  турби
ну приходится рассчитывать на р аботу с влажным паром.  

Рассмотрим изображение в рv-диаграмме  процесса в тур би
не, р аботающей на  газе или п аре  (рис .  2.90) . 

Адиабатная р а бота турбины в координатах p-v как раз 
ность энтальпий i ,-i2 изобразится площадью 1 -·2ад-3-4, а д  
где линия J-2ад соответствует адиабате .  Действит�льный про
цесс расширения протекает с подводом тепла ; л иния,  изобража 
ющая этот процесс, будет политропой pvn с показателем n < k . 
Линия политропы 1 -2 с :подводом тепла проходит более поло
го, чем адиабата .  У дельные объемы дополнительно возрастают 
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в результате подвода тепла .  Следовательно, работа р а сширения 
газа (назовем ее условно политропная)  

1 
Lп�л = J vdp (2. 2 1 1 )  

2 
будет изображаться в координатах p-v площадью 1-2-3-4. 
Она является действительной раополагаемой р аботой . Эта р або
та больше работы адиабатного рсширения : 

р 

о 

Lпал > Lад• 

лаи'lбата 

5 и 

Рис. 2.90. Изображение процесса в турбине в ко
ординатах р - v 

Разность политропной и адиабатной р а бот является допол
нительной ра ботой объемtного расширения ,  полученной вслед
ствие подвода тепла от р аботы трения Н v: 

(2 . 2 1 2) 

где Н v - является возвращаемой частью работы трения, реали
зуемой в в иде допол,нитель,ной р аботы ра сширения, поэтому 
обозначение соответствует прир ащению энергии ( буква Н) . 
Обычно Hv составляет 1 5--;-20 % от всей работы трения .  

Разность Lconp и Н,, является безвозвратно теряемой частью 
всей р аботы трения : 

(2 .  2 1 3 ) 

Р аз,ность всей располагаемой р аботы расширения Lпол и всей 
р аботы трения Lсопр определит внутреннюю работу турбины [см .  
формулу (2 .206) ) ] :  

(2 . 2 14) 
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Из формул (2 .2 1 2 ) , (2 .2 1 3 )  и (2 .2 1 4 )  следует, что 
Lвн=Lад - Lпо1 • (2 .  2 15)  

Внутреннюю ра боту турбины можно также  по.казать в коор
динатах p-v.  Энтальпия i в координатах p-v ( см .  рис .  2 .  90)  
графически изобразится площадью 0-4-1-5; энтальпия i2 -
площадью 0-6-А-5, где точка А :найдена пересечением изо
термы Т2 с адиабатой, проходящей через точку 1 . Площадь 
1-А-6-4 пропорцио:н альна  разности энтальпий i1-i2 = Lвн· 
Площадь 3-6-А-2ад соответствует действительной затрате 

механической энергии на трение 
Lпот ·  Полная р абота сопротивления 
равна сумме площадей 3-6-А-2ад 
И 1-2-2ад· 

Практически для ра\-четов лопа
;; точных машин чаще используют 

-...� is-диаграммы,  хотя в них и не  по-

... о = -J 

казаны все составляющие баланса 
работ, в частности, не  показана до
полнительная работа объемного 
расширения.  

Во многих случаях использова
ние is-диаграмм позволяет наиболее 
просто и наглядно изображать про
цесс в лопаточных машинах.  Для та-
ких р абочих тел , как парь1 , реаль

Рис. 2.9 1 .  Изображение процес- ные газы и жидкости, применение са в турбине в координатах i-s 
is-диаграммы существенно упроща-
ет ·р асчеты, так как связь парамет

ров для этих веществ часто бывает затруднительно представить 
в аналитическом виде. Особенно широко is -диаграм.мы применя
ются для р асчетов турбины. 

На  рис .  2 .9 1 показано изображение 1Процесса в турбине в ко
ординатах i-s. Точка 1 соответствует ·статическим параметрам 
входа, точка 1 * - заторможенным параметрам  входа .  Точка 
2ад ха,рактеризует ·состояние таза при его адиабатном расшире
нии до давления р2, точка 2*ад - состояние  газа н а  выходе из 
турбины при адиа батном процессе по ·параметрам  тор можения .  
Точка 2 соответствует действительному процессу расширения 
газа (.с учетом всех внутренних потерь ) . 

Разность энтальпий i; - i2 характ е r и эует � асг rла гае муК' а диа 
* а д  

батную работу Lад (точка А на рис . 2 . 90 соответств ует точке А 
на рис. 2. 9 1 ). Разность энтальпи й i; - i; · пf''соответствует энергии a л -
Lu ад , которая отбиралась бы у rаза и переда валась колесу при 
идеальном адиабатн ом продессе . 

Отрезок i; - i2 характеризует потерю "'энергии с выходной 
а д  а д  • 

скоростью в идеальной турбине . Разность энтальпий"" i; - i; ха рак-
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теризует внутреннюю работу турбины Lвн · Работа Lвн соответ
ствует полному изменению энергии газа .  ( При с1 =с2 ,  как это 
принималось при рассмотрении процесса в рv-диаграмме ,  
Lвн=i1 - i2) • 

Отрезок 2-2ад соответствует :механической энергии Luoт, те
ряемой в связи с наличием работы 11рения .  Р а бота Lu, передан
ная газом колесу, которая  определяется уравнением Эйлера 
(2 .30 ) , больше р аботы Lвн н а  величину работы дисковых потерь 
( в  том числе, и потерь с утечками) : 

р 

Lu =Lвн + Lд . (2 .  2 16) 

р 

з �����?/.�7?� 

Рис. 2.92. Изображение в ко
ординатах р - v процесса в 
насосе (для несжимаемой 

жидкости) 

6 
... _ 

Т, = cortst  

v 
Рис.  2 .93. Изображение в координатах 
р - v процесса в насосе (компрессоре) 

для сжимаемой жидкости 

Рассмотрим основные термодинамические соотношения для 
насосов (компрессоров ) .  Наиболее общим случаем является р а
бота насоса на сжимаемой жидкости, 1НО бо.11ьшинство насосов 
работает на 1Пр актичеоки не·сжимаемой жидкости. 

Насос ЖР Д, как правило, 1прокачивает несжимаемую жид
кость. Изображение его процесса в координатах p-v представ
лено  на  рис .  2 .92 .  Линия 1-2 одновременно является изотермой, 
адиабатой и изохорой .  Площадь 1-2-3-4 пропорциональна 
напору �насо са :  

Н =  Р2 � Р1 [ д:: ] . 
Ра бота трения не ·связана с увеличением объема и условно 

может быть показава как площадь 1 - 1 '-4'·-4 . Тогда в рv-ди
аграмме площадь 1 '-2-3-4' будет соответствовать теоретиче
скому напору, рав:ному адиабатному напору. 

Для насоса, перекачивающего сжимаемую жидкость, напри
мер ,  жидкий водород (и для компрессора ) , процесс в рv-диаг
р амме изобр азится так, как показа�но 'На рис. 2.93. 
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Площадь 1-2ад-3-4 соответствует мини:vrальной работе 
сжатия ( адиа батной )  Подвод тепла вследствие потерь трения 
( в  том числе, дисковых потерь и наг.рева в результате возврата 
утечек) увеличивает объем прокачиваемой жидкости и дополни
тельно увеличивает работу на соса ( компрессора )  на  величину 
Lv . 

Действительный процесс повышения давления изобразится 
лИJнией 1-2, соответствующей 1политропе, т .  е .  процессу с подво
дом тепла (n> k) . Величина  дополнительного увеличения р або
ты Lv изобразится в рv-диаграмме площадкой 1-2ад-2. Вели
чина Lv не  является единственной за11ратой работы вследствие 
потерь. Пол.ная  затрата р аботы в результате трения является 
суммой работы собственно трения и допол•нительной работы ,  воз
НИJкшей в связи с увеличением объема при подводе _тепла тре-
ни я :  

(2 . 2 17) 

Площадь 1-2-3-4 пропорциональна поли1'ропной работе 
2 
S vdp, т. е. р аботе, затраченной на  увеличение энергии жидко
t 
сти при повышении давления от P r  до р2 : 

2 2ад 
Нпол = S vdp = S vdp + Lv = H.л + Lv.  

1 1 
(2 .  2 1 8) 

Эту величиiНу и следует называть на1пором насоса (компрес
сора ) , та,к ка.к она соответствует действителыному приращению 
удельной энергии жидкости .  Полная внутренняя р абота ,  затр а
ченная на повышение давления 1 кг массы, изобразится площа
дью 5-6-2-3 в соответствии с урав.нением (2 .205) как раз 
ность энтальпий 

Hвн =i2 - il .  

Точка б .найдется пересечением изотермы  Т 1  = coпst, праве
денной через точку 1 , с адиабатой, проходящей через точку 2. 
Горизонтально заштрихова,нная площадка 1-2-6-5-4 харак
теризует работу сопротивления Lсопр· Полная затрата энер,гии в 
связи с потерями  трения и подводом ( в  результате этого) тепла 
к жидкости соответствует площади 4-1-2ад-2-6-5. 

Процесс в 1насосе (компрессоре)  в координатах i-s изобра
жен на  рис.  2 .94 .  Адиабат.ный процесс изобр ажается линией,  IПа 
раллельной оси ординат. Полное приращение энергии жидкости 
при адиабатном процееосе соответствует раз.ности энтальпий 
t;ад - i; .  Минимально !Необходимое приращение энергии до 
заданного давления на выходе ( без учета окоростной энергии на 
выходе) характеризуется отрезком Над =i2 - i; . ад 
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Действительный процесс с подогревом жидкости в результа rе 
всех потерь изображается линией 1-2. Р азность энтальrпий 
i ; - i; соответствует повышению �полной энергии жидкости 
Нвн (при С2 = с1 ,  Нвн = i2-i1 ,  как было принято при построении 
рv -диагра и мы,  см. рис. 2 .93) . 

Разность полного изменения энергии жидкости и изменения 
энергии при адиабатном процессе ( i ; - i; ) характеризует а д  
необратимую затрату энергии :непосредственно на р аботу трения 
Lconp и на  связанную с этим до- "' ... . 

полнительную работу сжатия в .--<:..>,1"_'+' ----у 
связи с увеличением объема 'О 
жидкости Lv [см .  формулу _f 
(2 .2 1 7) ] . (Точка б, см .  р ис.  2 .93, 
перенесена для наглядности так
же и н а рис .  2 .94) . 

В связи с потерями  и увеличе
н ием объема жидкости приходит
ся затрачивать большую энергию, 
чтобы получить з аданные пара 
метры Р2 и с2 на  выходе. При  осу
ществлении реального процесса 
в насосе (компрессоре ) , кроме 
механической энергии, неизбеж
но повышается внутренняя энер 
гия рабочего тела ,  повышается 
энтропия, что нежелательно, так 
как это приводит к увеличению 
потребной внешней энергии, пере
даваемой колесом жидкости. 

Рис.  2.94. Изображение процес
са в насосе (компрессоре) в 

координатах i - s 

Непосредственно в проточной части колеса (компрессора )  
жидкости передается энергия Н т . подсчитанная по уравнению 
Эйлера  (2 .3 1 ) ,  меньшая,  чем Н вн- Часть э,нергии от приводного 
двигателя передается жидкости в виде тепла от потерь трения 
диска , тепла от возврата утечек, т. е. от жидкости, уже получив
шей ранее энергию в колесе и имеющей большую энергию: 

(2 .  2 1 9) 

г де Н д - энергия ( тепловая ) ,  подведенная к жидкости з а  счет 
диоковых потерь ( в  том числе, подвод тепла вследствие возвра
та утечек) .  

Действительный прирост удельной механической энергии со
ответствует политропной р аботе сжатия :  

2 2 2 
. (' 

с2-с1 

Нпол (Н) = Нал + Lv= 
J 

vrip +-2- . 

1 
(2 . 220) 
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Теоретический напор Нт превышает действительный напор 
на  величину гидравлических потерь в проточной части насоса .  

Для несжимаемой жидкости величина Lv  =О и действитель
ное приращение уделыной механической энергии жидкости (дей 
ствительный напор )  равно адиабатному 'Н апору Н= Н ад · 

2. 1 5. КОЭФФ И Ц И Е НТЫ П ОЛ ЕЗ Н О ГО Д Е й СТ В И Я  
Л О П АТО Ч Н ЫХ МАШ И Н  

Мощность N и , выражае,мая формулой (2 .25) , не является 
мощностью на валу. · Для насоса и компрессора мощность на ва 
лу (1потребляемая мощность) будет больше на величину мощно
сти, связанной с р асходными, диоковыми и механическими поте
рями .  

Для турбины мощность на  валу ( р азвиваемая мощность) в 
р езультате тех же сопротивлений будет меньше.  Чтобы найти 
действительную мощflость лопаточной машины, нужно измерить 
крутящий момент на валу и частоту вращения : 

N = Мизмw [вт] . (2 . 22 1 )  

Этот путь используют для определения мощности при испы
та,нии лопаточных машин .  

В случае проектирования лопаточной машины необходимо 
рас-считать ее мощность. Решить эту задачу путем �р асчетного 
определения крутящего момента или суммарного момента соп
ротивления достаточно сложно. В пра,ктике проектирования ло
паточ,ных машwн определяют мощность путем расчета распола
гаемой или потре-бной мощности и оценки потерь введением ря
да коэффициентов ,полезного действия .  

Для насоса и ·КОМ!Прессора  мИIНимальная потребная мощность 
определяется как адиабатная полез;ная  мощность, т. е .  мощ
ность, которую поТjреблял бы насос (1Iюмпрессор ) для повыше
ния давления и с,корости до заданных величин при отсутсТВJ;fИ 
вснких потерь:  

Nал =НалG ,  (2.  222)  

где G - расход жидкости , поступающей в систему. 
Для ,на�соса и компрессора , р аботающих на  сжимаемой ж ид 

кости, действительный напор - это политраnный напор Нпо.-т_ 
[см . формулу (2.220 ) ]. В связи с этим дJlЯ ком,прессор.ных ма 
шин ,  работающих на  газах и сжимаемых жидкостях, можно 
ввести поияти е о политропной ,полезной мощности (ее иногда 
называют также гидравлической) : 

Nn�л = HG . (2 .  223) 

При р аботе на 'несжимаемой жидкости понятия Nад и Nпo:r 
совпадают, та,к как подвод тепла потерь не  меняет объема жид
кости в цроцессе нагнетания .  В компрессорах чаще принято оп-
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ределять полезную мощность как адиабатную, так как ее величи
на определяется по входным параметрам  и выходному давле
нию без детального расчета компрес·сора .  

Для турбины распо.'l агаемая мощность как максималыная  
величина энергии, которая может быть отобрана от  жидкости в 
единицу времени, определяется произведением адиабат:ной рабо
ты расширения 1 кг газа , подсчитанной по параметрам тормо
жения на входе и статическим параметр а м  на выходе (см. рис. 
2 .9 1 ) ,  на массовый р асход газа ,  подводимый к турбине: 

(2. 224) 

Располагаем а я м ощность турбины - это ма•ксималыно воз-
1\ЮЖIНая  мощность, которую развивала бы турбина при отсут
ствии всяких потерь. Действительной р асполагаемой мощностью 
тур бины является мощность, подсчита1нная  по политропной ра 
боте : 

(2 .  225) 

Как правило, подсчет к п .  д. ведут по адиабатной располага
емой мощности, что значительно удобнее, так как ее величина 
легко определяется по входным параметрам  и входному давле
нию без подробного расчета ту,рбиiНЫ. 

Введем понятие о к. п .  д. ,  оценивающих различные потери 
при  осуществлении процесса в лопаточной машине.  В данном 
разделе проведем классификацию к. п. д. и дадим их определе
ние .  Зависимость к . п .  д. от !КОнстру1Ктивных параметров и пара
метров режима будет расс:мот:рена 1при  изложении материала ,  
от:носящегося к насосам и турбинам  ЖР Д. 

2. 1 5 . 1 .  Г ИДРАВЛ И Ч ЕС К И й  К. П.Д. Л О ПАТО Ч Н ЫХ МА Ш И Н. 
О КРУЖ Н О й  К. П.Д. ТУРБ И Н Ы  

Гидравлическим ( адиабатным )  к .  п .  д .  для насосов (компрес
соров ) назовем отношение адиабатного напора к теоретиче
скому :  

Пос кольку 
то 

_ 1 Lv + Lсопр .пр от . части _ 1 Ln ·  т . прот.части 1'] - - - -
г Нт Нт 

(2 . 226) 

(2.  227) 

Гидравлический (адиабатный ) к . п. д. оценивает потери, свя
занные с подводом 'Тепла от всех потерь, и чисто гидравлические 
потери в проточной части на •соса . 
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При ра боте на  несжимаемой жидкости гидр авлический к п .  д. 
оценивает только гидравлические потери в проточной части насо 
са ,  которые определяются гид:равлическими сопротивлениями :  

1, =...!!..._= l - Lсопр . прот . части 
l' ' • 

Нт ' Н т 
(2 .  228) 

При р аботе на сжимаемой жидкости  анаJ1огичным к .  п . д. 
будет политрапный .к . п. д . : 

н 

'I'Jг (п
ол )

=
Нт 

( 2 . 229) 

Для тур•бины гидравлический ( адиабатный ) к.  п .  д. опреде
лится отношением окружной р аботы L� , определенной по пара 
метрам торможения ,  т.  е .  суммы р аботы Lu,  совеvшенной газом 
при <протекании по проточной части тур бины, и кинетичес.кой 
энергии н а  выходе, к располагаемой адиабатной р а.боте : 

2 • с2 Lu=Lи +- • 
2 

( 2 . 230) 

Таким обр азом, L: - это работа , которую совершил бы газ 
при полном иепользова.нии екорос11ной энергии, з а  вычетом гид
равлических потерь :  

* 
_ Lu _ 1 Lсопр . пр от . ч асти - Hv - l Lпот . прот . •r асти 

(2 23 1 ) 1'1г --*- - - * - - * • · 

Lад Lад Lад 

Гидравлический к. п .  д. турбины оценивает необратимую за 
трату энергии н а  �гидравлические потери в проточной части тур 
бины. Иногда его называют .к. n .  д. по па,р аметра·м торможения .  
Гидравлический политрапный .к . п .  д .  турбины опредеЛится от
ношением 

_ Lu _ 1 Lсо пр . Ррr, т . части 

'llг (пол ) -
т- -

L* JIOJI ПOJI 

Для турбин ,  ие�пользуемых в ка-честве 'приводных Двигателей , 
большое значение имеет окруlWной к .  п .  д. ,  представляющий со
бой отношение  окружной р аботы к ади абатной р асполагаемой 
раtботе : 

'11 = Lu = 1 -u L * ад 

с2 
2 

Lпо т .про т . части + 2 
* Lад 

(2 . 232) 

Окружной к. п .  д. тур бины оценивает необратимую затрату 
энергии на гидравлические потери в проточной части насоса  и 
на ско,ростные потери (потери энергии с выходной скоростью) . 
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Уточним понятие об окружной мощности ( мощности на  ок
руж,ности колеса ) [см .  формулу ( 2 .25) ] . 

Для насоса 
(2 .  233) 

Окружная мощность насоса - это веJiичина механической 
энергии, •переданной ко.!Jесом в единицу времени ( 1 сек ) м ассе 
жидкости G' кг, проходящей через кoJieco насоса .  

ДJiя тур бины 
Nи = LиG ' .  (2 . 234) 

Окружная мощность тур бины - это веJiичина механической 
энергии,  переданной кoJiecy в единицу времени ( 1 сек ) массой 
жидкости G' кг, проходящей через колесо турбины .  

2 . 1 5.2. ВНУТ Р Е Н Н И й  И Д И С КОВЫ й К. П.Д. 
Л О ПАТОЧ Н ЫХ МАШ И Н 

ОТiношение адиабатного напора  к внутреннему составит внут
ренний к. п .  д.  н асоса (.компрессора ) : 

'У1 = Н ад 
= 

1 - Lпr т " ' вн • 

Нвн ffвн 
(2. 235) 

В соответствии с is-диагр аммой, приведеиной на  рис .  2 .94 :  

(2 . 236) 

Внутренний к .  п .  д .  на соса  оценивает все потери энергии ,  за  
исключением механических потерь. 

Отношение внутренней работы турбины к адиабатной соста
вит в;нутренний к.  п . д. турбины :  

1" = Lпн = 1 -вн L* L* ад ад 
( 2 . 237) 

В соответствии с is -диаграммой, приведенной на рис .  2 .91 : 

i�- i2ад 
( 2 . 238) 

ВнутреНiний к. п . д. тур бины оценивает все потери энергии, 
кроме механических ( в  том чисJiе поте.ри энергии с выходной 
скоростью) . 

Отношение  теоретического rНапора  кoJieca к внутреннему н а
пору назовем дис,ковым к. п .  д. насоса : 

1' = Нт = 1 - �  д Ннн Нnн ' ( 2 . 239) 

где Lд = Nд/G ' - дисковые потери . 
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О11ношение внутренней р аботы тур бины к окружной работе 
назовем дисковым к п . д .  турбины :  

L L Тlд = _1!!.!. = 1 - � . 
Lu Lu 

(2 . 240 

Для насоса внутренний к n .  д. можно представить как произ
ведение гидравлического�и дискового к .  п .  д. :  

(2 . 24 1 ) 

Для тур бины внутренний .к . п .  д. можно представить как про
изведение окружного и дискового к.  п .  д. : 

YJBH = YJu Тlд '  (2 . 242) 

2. 1 5.3. МЕХА Н И Ч ЕСК И й  К. П.Д. 

Введем понятие  о внутренней мощно·сти лопаточной машины.  
Внутренней мощностью насоса будем называть мощность, по
требляемую насосом nри отсутствии  механических потерь :  

(2 .  243) 

где G' - массовый расход через 1колесо 1насоса,  превышающий 
на величину утечек р асход, подаваемый в систему: 

G ' = G + GY . 
Внутреннюю мощность насоса можно представить как сумму 

окруЖ!ной мощности и мощности дисковых потерь :  

Nвн = Nu + NA . (2 .  244) 

Полная мощность, потреб.11яемая 'насосом,  будет больше Nвн 
н а  величину мощности механических потерь :  

Nн =Nвн + N мех • (2 . 245) 

Полную мощность насоса можно представить также как сум
му окружной мощности , мощности дисковых потерь и мощности 
механических nотерь :  

Nн = Nи+ Nll. + Nмex • (2 . 246) . 

О�ношение внутренней мощности к полной составит механи
ческий rк. 111 . д. насоса Т] мех : 

(2 . 247) 

Внутренней мощностью тур,би.ны назовем произведение внут
ренней работы на действительный массовый расход через коле
со турбины: 

( 2 . 248) 
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Расход G' отличается от р а·схода , ·подходящего к турбине, 'Н а 
ве.1ичину утечек. Обычно 

G ' = G - G у (2 . 249 :  

( в  отдельных случаях расход газа  через колесо турбины может 
увеличиваться в связи с подсосом ) . 

Внутреннюю мощность турбины можно представить как раз 
ность окружной мощности и мощности дисковых потерь :  

(2 . 250) 

Эффективная мощность турбины Nт меньше внутренней на 
величину :меха.нических 1потерь :  

(2. 25 1 )  

Эффективную мощность турбины можно представить таtкже 
как разность окруж:ной мощности и мощности дисковых и меха
нических потерь : 

Nт =Nu - Nд - Nмex• (2 . 252) 

о�ношение эффективной мощности к внутр енней мощности 
составит механический к. п. д. турбины :  

flмex =N
Nт 

• (2 .  253) 
в н 

Доля собственно меха,нических потерь обычно очень м ала ,  но 
с учетом мощности на  п,р ивод импеллеров для насоса она ·мо
жет составить замеmую величину. Величину механического 
к. п. д.  турбины )КР Д .принимают равной единице, ОТiнося все 
механические nотери в ТНА к .на·сосам .  

2. 15.4. МОЩИ ОСТ Н О Я  И РАСХОД Н ЬI И К. П.Д. 
Л О ПАТОЧ Н ЫХ МА Ш И Н  

Отношение полезной адиаба11ной мощности к пол:ной мощно

сти составит мощност1ной к п. д. насоса ,  или просто к. п . д.  на

сос а :  

N 
" =� " Nн • (2 . 254) 

Подставив в эту формулу выражение для адиа батной мощ
ности (2. 222) , заменив полную мощность через внутреннюю 
мощность и ,механический к 1п . д .  и выразив вну�реннюю мощ
ность по формуле ( 2 .243 ) ,  получим 

( 2 . 255) 
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О11ношение массового расхода ,  поступающего в систему, к 

расходу через колесо насоса ,  0/0', :н азовем расходным . к. п . д .  
н асоса (компрессор а )  и обозначим его 'YJ p :  

'YJp = 0/0 ' . (2 .  2.55) '  

Тогда к .  п .  д. насоса можно представить в виде произведения : 
1 

Произведение 
Надr; Na 1 --='--- = -- = 11 

НвнО' Nnн вн N (2 . 256 ) 

можно назвать внутренним мощност•ным к .  п .  д. 
Бели развернуть выражение для 'УJвп,  получим ,  что к .  п .  д .  на 

соса является произведением частных к .  п . д. - ГИJ!равлическо 
го, дискового, механического и расходного :  

( 2 .  257) 

При .р асчетах насосов ( компрессоров ) удобно, иопользуя ста 
тистические данные, задавать-ся к .  п .  д. ,на соса или частньнш 
к. п. д. и р а ссчитывать потребляемую мощность исходя из з а 
данных величин потребного :напора и р асхода .  

Из формул (2 .222 ) и ( 2 .254 )  следует : 
N = НадО = Ha_,r; 

н fJн fJr'Yiд'YipfJмex 
(2 .  258) 

Отношение эффективной мощности тур·бины к располагаемой 
адиабатной составит мощиостной к .  п .  д. турбины,  или просто 
к .  п . д. турбины :  

Nт У!т =N* . 
а д 

( 2 . 259) 

Подставив в формулу (2 .  259) выр ажение для адиабатной 
мощности (2 .  224) , заменив полную мощность Через внутреннюю 
мощность и механичес.кий к .  п . д. и выразив В'нутреннюю мощ
ность по фо,рмуле ( 2 .248 ) , получим 

' ( 2 . 260) 

Отношение массового рас�ода через колесо турбины к расхо
ду, поступающему в систему, 0'/0 ,  1н азовем расходным к .  п .  д.  
турбины и обозначим 'YJP · Тогда к .  п .  д. тур бины можно предста 
вить в виде произведения : 

(2 . 26 1 )  

или, р азвернув выражение для 'УJвн {см . формулу (2 .24 1 ) ] , полу
чим,  ·что к. п .  д. тур бины является 1произведением частных 
к. п .  д. - окружного, дискового, .ра сходного и механического : 

(2 . 262 )  
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Расходный к .  п .  д .  турбин в сегда бол ьше,  чем к. п .  д. насосов, 
так как в насосе через уплотнения утекает жидкость той же 
плотности, а в тур бинах всегда утекает газ ,  уже расширивший
ся в проточной части . Кроме  того, при одинаковой а бсолютной 
величине  зазоров их относителнное влияние в ,н асосе может быть 
больше, чем в турбине, ввиду меньших а бсолютных размеров 
насоса . 

При р асч�::тах тур бины удобно, используя статистические дан
ные,  задаваться к .  п .  д. тур бины или час"Гными  к .  п . д.  и рассчи
тывать эффективную мощность исходя из з аданной адиабатной 
р аботы и р а сполагаемого р асхода газов через тур бины. Из фор
мул (2 .224 ) и ( 2 .259) следует: 

( 2 . 263) 
При р асчете турбин иногда вводят понятие о внутреннем 

МОЩПОСТ'НОМ ' К .  П .  д. : 

(2 .  264) 

В табл.  2 .2 даны принятые обозначения  напоров ( р а бот) , 
мощностей и к .  п .  д .  

м по пор. 

1 

2 

3 

4 

1 

2 

Таблица 2. 2 

Об о sначе н и я напо р о в (ра бо т), . мо щносте й и к. п. д. 
лопат о ч ных маш ин Ж РД 

наименование !обозначение 1 

! . Н а п о р ы  

Действительный н Теоретический Нт (Ни) (окру жной) Теоретический н тоо (окру жной) при бесконечно б аль-шом ч исле лопа-
Т О К  

Внутренний Нин 

I I .  М о щ н о с т и 
Полезная Nпo,r Окружная Nu 

Насос 
формула 

(р; - p� )/Q 
/ C2uU2 - CJuU I-: 
\.._ с  " ? - - -
c2uoou2 - C JuU I 

·*  ·* Nвн 
1 2 - l ;= ---;:;;---

но 
НтГi'  

1 размерность  

джjкz 
джfкz 
джfкz 

дж,!к z 

в т  
в т  
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N! по пор. 
3 

4 
5 

6 

2 
3 
4 
5 

6 

7 

N! по пор. 
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н а именование \обозначение 1 
Внутренняя N_f'ill Дисковых потерь Nд 
М еханических Nмех потерь 
Полная Nн 

ш . к . п. д. 

Гидравли че ски й  'Уiг 

Дисковый '11 ,1 

Внутренний Тlnн 

Механич е ский 'Уi мех Расходный 'I'Jp Внутренний мощ-ноетной 'Уiнн N  

Полный мо щное-тной Т] н 

Продолжение Насос 
размер-ф ормула н ость 

Н8нG' в т 
НдG' в т  

в т  

HG в т  
Т] н 

н 

Н т / 

flт!H.� 
н HG' 

-- = -- = 'I'Jг'Yiд Нвн N8н 
Nнн/Nн 
GfG' 

HG -- = '11г'11 ·!1Jр N8н 
Nпол HG 
-- = -- = '11вн'11р'11мех = Nн Nн 

=-� '11 г'11д'l1р'l1мех 

Продолжение Насос для сжимаемой жидкост и 
наименование ]обо3 н ачение \ форму л а  

1 .  Н а п о р ы  
Адиабатный Нц 

2ад 
i;a � - i; = J vd р + 

1 

+ 
2 2 c2 - ct 

2 

1 размерност ь  

джfuz 



м по 
nop. 

2 

3 

4 

.5 

6 

2 

3 
4 
.5 

б 

7 

! а  
2 

3 
4 

Насос для сжимаемой ж идкости 
наименование !обозначение 1 формула 

Политропный (действительный ) 
Теорет ический (окружной)  
Теоретический  (окружной) при бесконечно боль-шом числе лопаток 
Внутренний 
Дополнительная работа веледет в и е ·  объемного рас ши-рения 

1 1 .  м о щ н о с т и 
Полезная адиа-батная Полезная поли-троnная 
Окружная Внутренняя 
Дисковых потерь 
Механических потерь 
Полная 

1 1 1 .  к. п. д. 
Г идравличес к и й  ( адиабатный)  
Г идравлический (политроп н ы й )  
Л. иск о вый 
Внутре нний 
Механ ический 

н 

Нт (Ни)  

н , оо  

Нон 

Lv 

Nад 

Nпо,, 

N и 

Nвн 

Nд 

Nмех 

Nн 

'll r 

'llr . пол 

'llл 

'll вн 

'llмex 

2 2 2 J vdp + 
с2 -- с1 

2 1 
С2и U 2 - C JиU ! 

с2и00U 2 - C JиU J 

·* ·* l2 - l t  
2 2ал J vdp - J vdp 

1 1 

Н8110 

на 
НтО ' 

Нвиr;' 

Н110' 

НадG 

'llн 

На1!Нт 

Н/Нт 

Н т/Нон 

Н ад ' Н вн = 'llгfJд 
N8н 1Nн 

Продолжение 
1 размер-н ость 
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Рис. 2.96. Б аланс мощностей для турбины 

На рис .  2 .95 и 2 .96 для наглядно,сти nредставлены примерные 
балансы .мощностей соответственно для насоса и для тур бины. 
С оотношения ширины отдельных полос соответствуют соотноше
ниям мощностей. Беря  о11ношения соответствующих величин ши
рины этих �полос, можно судить об отдельiНЫХ видах к .  п. д. 

К.а,к �следует из та,бл . 2 .2 и рис .  2 .95 и 2 .96, ямеется полная 
аналогия между к. п .  д. !Насоса и к п .  д . турбины. 



Глава 3 

Насосы ЖРД 
3. 1 .  Ш Н Е КО-Ц Е Н Т РО Б ЕЖН Ы Е  НАСО С Ы  

3. 1 . 1 .  СХ ЕМА УСТРОй СТВА. РАБОЧ И Е  ОРГАН Ы  НАСОСА. 
Г ИДРАВЛ И Ч ЕС К И Е  ПОТЕРИ В НАСОСЕ 

В качестве насоса жидкостного ра•кетного двигателя обычно 
применяется на сос , имеющий два р а бочих колеса - осевое 
�шне.к )  и центро·бежiНое. Такой 1насос в дальнейшем будем назы
вать шнеко-це1нтробежным :насосом .  Назначение шнека - улуч 
шить антикавита ционные и энергетичеокие качеств а насоса .  Н а 
рис . 3 . 1 изображена конст.руктивная .схем а шне,ко - центр обежно 
го насоса .  

z 

д )  
J 't ВЬIХ Сечения 
Б) 

Рис. 3 . 1 .  Схема ш неко·центробежноrо насоса (А) и графики изменения пара· 
метров жидкости по длине проточной части (Б) 

Проточная ча<:ть Шlнеко - центробежного насоса состоит из сле
дующих элементов (см .  рис .  3 . 1 , А ) : подвода а ;  шнека  б; центро
бежного колеса в, иногда называемого крыльчаткой, и отвода г. 

На рис .  3 . 1 ,  Б показано изменение параметров потока жидко
сти - скорости с, давления р и полного давления р* по длине 
проточной части насоса . Участок вх-1 характеризует изменение 
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параметров в подводе . Благодаря введению конфузарности во 
входном устройстве давление жидкости несколько падает, а ско
рость возрастает . О бщая механическая энергия жидкости 
полное дав.rн�ние р * - будет снижаться из -за н аличия гидр ав.тш
ческих потерь. При течении жидкости без потерь полное давле
ние во входной части оqтанется постоянНЫ:\! (пунктирная линпя 
на  рис .  3. 1 ,  Б ) . 

В шнеке ( участок 1-2) полное давление повышается в ре
зультате подвода внешней энергии ;  обычно при это:11 растут и 
статическое давление,  и юr:нетичеокая энергия .  

Основное повышение полного давления в результате переда 
чи жидкости в.нешней энергии совершается в центробежном ко
лесе (уча сток 2-3) , давление и скорость при этом увеличивают
ся .  В отводе, состоящем из спирального сборника (уч.асток 3-4) 
и конического диффузора (участок 4-вьtх) , происходит преоб
ра зование кинетичес1КОЙ э.нергии в давление .  Полное давление  
вследствие гидр авлических потерь будет понижаться. 

Полное давление будет повышаться только в осевом и цент
робежном колесах, в остальных элементах пол•ное давление 
уменьшается - из-за  наличия потерь .  Разность полных давле
ний :на входе и !На выходе для несжимаемой жидкости хара.кте
ризует действительный наТiор насоса Н. 

Действительный напор определяется в опытах путем измере
ния давлений и скоростей перед входом в насос и н а  выходе из  
него в соответствии с формулой ( 1 . 10 ) . Скорость обычно не из 
меряется непосредственно, а рас-считывается по измеренной ве
личине объемного расхода и извес11ной площади трубопроводов 
во входном и выходном сечениях н а.соса .  

Для данного насоса · по известным размер а.м и величинам  
с-коростей на выходе и з  центробеж!Ного колеса легко рассчитыва 
ет·ся теоретический на,пор Нт [см . формулу (2 .3 1 ) ] . 

Действительный напор насоса можно .н айти расчетным путем ,  
последовател�>но вычитая из Нт величины гидравлических по
терь 1ПО всему проточному тракту насоса : Н = Нт-Lгидр.пот ·  Но 
этот путь трудоемок и дает не  очень достоверные р езультаты, 
так как величины расчетных •Коэффициентов потерь могут быть 
оценены лишь приближенно ( см . р аботу [ 1 3}) . Ориентировочную 
величину действительного напора :насоса проще определить, 
пользуясь понятием гидравличеекого к . п .  д . .насоса ( см .  разд .  
2 . 1 5 . 1 ) :  

(3 . 1 )  

3 . 1 . 1 . 1 . Подвод насоса 

Подвод служи; для обеспечения подачи жидкости к колесу 
на соса с заданнои скоростью и определенным направлением .  
Он должен удовлетворять следующим т:р ебова•ниям : 
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1 )  обеспечивать осесимметричное течение жидкости на входе 
в шнек с возможно более равномерным распределением скоро
стей и давлений ; 

2 ) обеспечивать веаичину скорости, рекомендованную для 
входа в шнек, обычно равную 5--.;--- 1 0  .м/сек;  

3 ) обеспечивать нужное направление скорости - чаще всего,  
осевое ; 

4 )  иметь минимальну� величину гидр а в л ических потерь .  

~ 
а) б) 

В) 2) 
Рис. 3 .2 .  В ходные устройства насосов :  

а-осевой подвод; б-коленообразный подвод; в-кольцевой подвод; г
полуспиральный подвод 

Исходя из этих требовцний подвод обычно выполняют с кон
фузорным ( сужающимся ) участ,ком,  rде происходит повышение 
скорости 1на 1 5---о--30 % (в  ускоряющем-ся потоке получается -более 
рав:ном�рное поле скоростей и меньше возможности отрыва по 
тока ) . 

Различают четыре вида подводов * (рис .  3 .2) : конический 
прямой патрубок а-осевой подвод ; коленообразный входной 
патрубок б ; кольцевой вхо�ной па11рубок в и полуспира.'Iьный 
входной патрубок г .  

Для обеспечения осесимметричного течения и р авномерного 
распределения скоростей наиболее целесообраз:но иметь прямой 
конический патрубок - осевой подвод, iH O он требует консолыно
го .р аоположения насоса и поэтому в ТНА ЖР Д применяется 
редко. Применеине такого патрубка целесообразно в том случае, 
когда конструктивно возможно осуществить переход трубопро
вода непосредственно в патрубок насоса ,  без поворота . 

* Подводы центробежного и шнеко-центробежного н асосов практически 
не отличаются друг от друга. 
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Коленообразный патрубок, хотя и не обеспечивает равномер 
ного распределения окоростей , .конструктивно прост и часто при 
меняется в тур бо.насосных агрегатах для консольно расположен
ных насосов. Наибольшее р аспрос11ранение имеют кольцевой и 
полуспиральный подводы. 

Как показали опыты (см . работы [87, 1 02] ) , при скоростях на 
входе Свх = 5---;--8 м/сек изменение подвода практически не  оказы
вает влияния на  энергетические характеристики насоса .  При  
больших скоростях .на входе влияние ·подвода на хара.ктеристи-

0 D8х 

Рис. 3 . 3 .  В озможный вариант кольцевого подвода : 
/-разделительное ребро; 2-на правляrощее ребро 

ки может сказываться заметно. Подвод в насосах ЖР Д влияет 
в основном н а кавитационные параметры насоса .  С увеличением 
потерь в подводе уменьшается давление на  входе в шнек, что 
ухудшает антикавитационные качества на.соса .  

Увеличение неравномерности потока на выходе и� подвода 
также отрицательно сказывается на кавитационных параrметрах 
насоса (см . работу [ 1 06]) .  На р аспределение о1юростей в подводе 
на малых расходах и при  перерасширенных входах на номи
нальных расходах оказывают влияние закрученные обр атные то
ки , выходящие из шнека.  При наличии кольцевого и полуспираль
ного подводов Qбратные токи гасятся в отводе и закрутка не пе
редается во входной трубопровод, а в с.'Iучае  применения о севого 
и .коленообр азного подводов за.крутка передается во входной 
трубопровод. 

При  расчетах  можно принимать значения .коэффициентов ме
с'Iшого сопротивления для осевого подвода � = 0,2-т-0,3 ;  для коле
нообразного - � =0,8-+- 1 ,0 ;  ДЛЯ rКОЛЬЦеВОГО И полуспираЛЬНОГО -
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s =  1 ,3-;- 1 ,4 (см .  ра боту [85] ) . Эти з:начения соответ.ствуют конфу
зарности 20-:- 30 % .  

ка.к правило,  вид входного устройства определяется общей 
конструктивной компоновкой турбонасоснаго агрегата .  

Один из возмотных вариа:нтов кольцевого подвода показан 
на  рис .  3 .3 .  Диаметр :подвода D определяется н аружным диа 
метром шнека Dш, а диа.метр d - диаметроы втулки шнека dвт : 
D =  ( 1 ,02-;-1 ,05 ) Dш;  d =  ( 1 ,05-:- l , l ) dвт .  Диаметр входа в подвод 
Dвх выбирает·СЯ исходя из  условия обеспечения повышения ско
рости от входа в подвод к выходу из патрубка на  1 5 + 20 % : 
Dвх = ( 1 ,07-;- l , l ) 1/D2 - d2• 

Основные размеры патрубка назначаются в долях от диамет
р а  Dвх· На участке от входа в патрубок до сечения  /-/ скорость 
увеличивает:ся "На 2-:-4 % посредством уменьшения площади это
го сечения.  Площади других сечений подвода изменяются про
порцианальна углу <р :  

F, = F�-1 ( 1 - : ) . 
Форма сечений выбирается из условия обеспечения плавно

сти внутренних повер:1еностей подвода . Для равномерного подво
да жидкости к шнеку в подводе выполняются разделителi>ное 
ребро 1 и направляющее ребро 2. 

3. 1 . 1 .2.  Рабочие колеса 

На рис. 3.4 приведела схема колес шнеко-центробежного насо
са и указаны характерные сечения:  1-1 - вход в шнек; 2ш-2ш
выход из шнека ; 1ц-1ц - вход в центробежное колесо ; 2-2 -
выход из центробежного колеса .  В дальнейшем обозначения се
чений будут использоваться в ·качестве индексов для парамет
ров. Индекс ��ш» в ряде случаев опускается ,  если параметры на 
выходе из  шнека рассматриваются на  периферии (п ) , на  расчет
ном диаметре ( р )  и у втулки шнека ( вт ) . Индекс «Ц» опус.кается 
в тех разделах ,  где рассматривается только центробежное ко
лесо . 

А. ШНЕКОВ ОЕ КОЛЕСО 

Пр и заданном режиме р а боты насоса ,  т. е. при  извест:ных 
расходе Q и угловой скорости w, <МОЖ•но построить треугольник 
скоростей "На входе в шнек для любого р адиуса ( см .  рис .  2 .62 и 
2 .64) . Угол между направлением ОТiносительной скорости и об
ратным направлением окружной скорости j3 1 (см .  рис .  2.62 и 
2 .64 ) , т. е .  угол потока ·на  входе в шнек, определяется режимом 
работы, т. е . угловой скоростью и расходом жидкости .  Обычно 
этот угол в шнеках ЖР Д не превышает 6-;-8°. 

Ш·нек должен повысить давление пер ед центробежным коле
сом ,  чтобы обеспечить его бескавитационную работу, поэтому 
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шнек является реактивным осевым колесом . Шнек:и получили 
особенно широкое р аспростр анение в насосах )КР Д. Шнековые 
колеса просты в производстве и обладают в качестве преднасоса 
центробежного колеса благоприятным характером изменения па 
раметров по р адиусу ( см . р азд. 2 . 1 1 . 1 . 4 ) . 

1 1  

l p� 
I
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. � 
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Рис. 3.4 . Обозначения основных размеров швеко-центробеж
ного насоса и треугольники скоростей на выходе из шнека и 

на входе в центробежное колесо 

В шнеках ЖРД применяют густые решетки ( Ьл/t> 1 ,5 ) . Для 
таких решеток будем считать,  что поток 'Н а выходе из преднасо
са  :принимает 'Н аправление лопаток; таким обр азом,  щ:t рис .  2 .62 
�2 = �л, а на рис . 2 .64 �2 = �2л . 

Б. ЦЕНТРОБЕЖНОЕ КОЛЕСО 

а) Углы лопаток колеса 

Поток, выйдя из ко.песа шнека,  поступа ет в центробежное 
колесо. Пренебрегая потерями , принимают, что течение в прост
р анстве между шнеком и лопа-гками центробежного колеса осу
ществляется по закону cur = const . Пр и  этом допущении  и nред
положении  о том, что струйки текут, не перемешиваясь, по 
известной окружной составляющей абсолютной скорости на  выхо-
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де из преднасоса можно найти окружную составляющую скоро
сти на входе в центробежное ·колесо: 

C 2u шГш C1 u ц = --==-=-=

Гц 
Меридиональная составляющая  а бсолютной скорости остает

ся неизменной или уменьшается . На рис .  3.4 построены  треуголь
ники скоростей ·- на выходе из шнека (для среднего арифмети
ческого диаметра ) и на входе в центробежное колесо (для сред
него диаметра входной кром.ки) .  Для шнека , ра ботающего с 
центро бежным колесом, средний арифметический диаметр мо
жет быть принят за  расчетный (см.  'р азд. 2 . 1 1 . 1 .4 ) . 
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Рис. 3.5. Опытная зависимость срывн аго давления, 
напора и к.  п .  д. центробежного насоса от угла 

атаки на входе в колесо 

По построенному треугольнику скоростей определяют угол 
входа потока в центробежное колесо � 1ц. Величин а  этого угла 
определяет значение входного у.гла  лопаток : � 1 л .ц = � 1ц + iц. 
О бычно приним ают iц = О -+ 1 5°. В этом диапазоне изменения iц 
энергетические и ,кавитационные ·свойства центробежных колес 
слабо зависят от угла атаки.  Это видно из рис .  3 . 5, где приведе
ны опытные данные по влиянию угла атаки на напор ,  к .  п .  д .  и 
давление на  входе Рсрв ,  при котором наступает кавитационный 
срыв .  Угол � I .'I .ц целесообразно иметь достаточно большим,  так 
как при этом будет уменьшаться степень диффузорности 1\Н�ЖJlО
паточного канала .  

Лопатки на  выходе могут иметь р азличные углы �2л в пло
скости вращения .  Колеса,  вообще говоря,  могут иметь лопа'Тiки 
трех ооновных типов : 

а )  �2л < 90° ; б )  �2л = 90° ; в )  �2л > 90° ( см .  рис .  2.43) . 
Р ассмотрим,  .ка,кие колеса , имеющие различные выходные уг

лы, больше удовлетворяют требованиям,  предъявляемым к на 
сосам ЖРД. 

1 89 



1 . Исходя из требования получения минимальных гидравли
ческих потерь насоса : 

а )  целесообразно иметь большую долю статического напор а ,  
так как потери в процессе преобразования больших величин к и 

нетической энергии в энергию давления в отводящих устройст
вах велики ; следовательно, предпочтительнее иметь �2:r <90° и 
Qн >О,5  ( см .  рис .  2. 42) ; 

б) .необходимо выбрать оптим альную форму межлолаточного 
канала в плоскости вращения .  На рис. 3 .6 шжазаны формы ка
нала в плоскости вращения при выпрямлении оси (эквивалент-

Рzл � gа о f'z n =90о f3 zп " 90o 

-г---1_ -� --d 
�--- - �-- --_.:.-�г 

Рис. 3 .6. Форма развернутого межлоnаточного _ канала 
колеса nри разных углах �2л 

ный диффузор ) .  При ср авнительно м алых �2:r меньше угол ко
нусности канала, а следователЬ/но, меньше возможность отрыва 
потока и меньше возможность появления обратных токов, осо
бенно при больших ОТiношениях D 1/D2. При �2л <  � I л решетка 
ста,нет конфузорной.  При слишком �малых углах �2л ка,нал мо
жет получиться (особенно при малых отношениях D 1/D2 ) очень 
узким и длинным,  что, в свою очередь, приведет к увеличению 
гидравлических потерь .  Исходя из наиболее благоприятной гид
р авлической формы канала в плоскости вращения целесообраз
ней выбирать углы �2л в пределах 2G---;-40°. 

2 .  Необходимо иметь в виду, что С · уменьшением �2л и увели
чением статического напора (см .  рис .  2.42)  возрастают потери, 
связанные с утечкой жидкости из выходной полости ( большие 
давления на  выходе из колеса ) . 

3. Следует помнить, что абсолютная величина Нтоо при дан
ной окружной скорости мала при малых углах �2.11 - На р и с . 3.7 
приведены зависимости ll тоо и ll - коэффициентов теоретиче
ского напора при z = oo  и напора  центробеж ного насоса - от 
угла �2 .11 · 

Для того чтобы получить большой напор от колеса с !'.! алым 
углом �2л , требуется увеличить окружную скор ость, а это 
приводит к большим потерям на трение диска .  Коэффициент 
�оретического на111ора при z = oo определяется по формуле 
Нтоо = Нтооlи22, или при C J u = O, используя выражение Нтоо = 
= C2uooU2 и соотношения,  вытекающие из треуольника скоростей 
на выходе из центробежного колеса ,  получим 

Hтoo= l - q, ( 3 .  2) 
где q = (с2тlи2 ) ctg �2.11 - расходный параметр . 
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Коэффициент напора  на  р асчетном режиме определяется по 
формуле 

(3 .  3} 
где kz - коэффициент, учитывающий влияние числа лопаток 
(см.  р азд. 2 . 1 0 .3 ) .  
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Рис. 3 .  7. Зависимости Н т ""  и Н от 132л 

Обычно для насосов с D1/D2 <J0,55 

kzflг =0,6 -+- 0,68 , 
а для насосов с D 1/D2> 0,55 

kz'lг =( 1 ,35 + 1 ,5 ) ( 1 -�� ) . 

о 90 р,. 

(3 . 4) 

(3 . 5) 

Из ·рис .  3 .7 видно, что .при низ:ких значениях с2т/и2 нецелесо· 
образно увеличение  �2л до значений ,  превышающих 40-+-50°, так 
как напор насоса при  этом меняется мало .  Для больших значе
ний с2т/и2 •следует выбирать большие углы �2л, вплоть до 90°. 
Но, в то же время,  оговорим,  что для колес с большим отноше
нием D1/D2, превышающим 0,6, иногда применяются малые углы 
/:}2л = 1 5-+-20° для увеличения густоты р ешетки колеса .  
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4 .  Исходя из требований получения непрерыв.но падающей 
на,пор.ной характеристики насоса [зависимости Н =  f ( Q) ], обеспе
чивающей статическую устойчивость насосной системы,  как бу
дет показано в дальнейшем,  предпочтителынее иметь углы 
�2л <30---;--40°. 

5 .  Для передачи максимальной энергии единице массы жид
кости предпочтительнее иметь большЕе углы �2л ( �2л > 90°) , что 
обеспечивает больший напор при той же окружной скорости .  Но  
в отношении прочности р адиальные на  выходе лопатки ( �2л = 
= 90°) обладают 1 существенным преимуществом ,  т ак  как не ис
пытывают больших изгибающих моментов от действия центро
бежных сил . 

Окружные скорости в насосах ЖР Д обыЧiно не  превышают 
200---;--250 м/сек и, ка.к правило, эти 1н асосы недогружены в проч
нос-гном отношении, поэтому исходя из условий прочности впол
не возможно применение углов �2л < 90°. 

Учитывая сформулированные выше требования к величине 
угла �2л .  можно считать, что оптимальная величина  угла  �2л 
для насосов лежит в пределах 20---;--60° . Обычно для н асосов 
ЖР Д величина �2л = 30-;-- 50°, а з:н ачение Q:к близко к 0,75-;-0,65 .  

Для насосов, перекачивающих водород, обладающий малой 
плотностью, требуются большие .на,поры ( большие коэффициен
ты :напора ) . Поэтому для снижения габаритов водородных на
сосов величину �2л в этих насосах выбир ают равной 90°, т .  е .  
применяют лопатки с радиальной выходной частью, удовлетво
ряющие также условиям прочности при  повышенных окружных 
скоростях. Для водородных насосов окружные скорости могут 
достигать значений 350�--450 м/сек ( см .  работу [107] ) . 

б) Типы колес 

В насосах ЖР Д чаще
. 

всего встр:чаются за,крытые рабочие 
колеса,  имеющие ведомыи и ведущии диски (переднюю и зад
нюю покрывные стенки) ('рис .  3 .8, а) ; но .могут встречаться по
лузакрытые (см . рис .  3. 8, 6) и открытые  {см.  рис . 3 .  8, в ) колеса .  

192 

Обычно к .  п. д. насоса с з акрытым колесом больше, чем 

а) 
Р ис.  3.8.  Типы центробежных колес: 

а-закрытое; б-полуоткрытое; в-открытое 

8) 



к. п .  д. н асоса с полузакрытым или о11крытым колесо м .  В откры
тых колесах возникают потери , связанные с пере геканием жид
кости через осевой зазор d с одной стороны лопаток на  другую. 
Полуо11крытые и открытые колеса ·надо выполнять с м алым осе
вым зазором, так 1как  с увеличением зазора к. п .  д .  н асоса ,  и ме
ющего такие колеса,  уменьшается ( см . работу [68] ) . Н асосы с 
закрытыми  колесами м ало чувствительны к осевому зазору.  Это 
позволяет выдерживать з азор с меньшей точностью, что дает та 
ким насосам конструктивные преимущества .  Открытые ко.1еса 
более просты в технологическом отношении .  

в) Профилирование лопаток колеса 

Широкое распространение получило построение средней ли
нии лопатки колеса дугой окружности ( цили.ндриче·ские лопат
ки) . Для колес с отношением DIID2 ..;;::0,5+0,55, для котор ых ос-

Рис. 3.9. Профилирование лопаток центробежного 
колеса 

новную .роль в передаче энергии играют кор иолисовы,  а !Не цир
куляционные силы (см. р азд . . 2 .  7 .3) , выбор про·стой формы ло
п атки вполне обоснован .  Опыт показывает, что колеса с цилинд
ричеокими лопатками ,  'Как  пр авило, р а�ноценны по экономично
сти колесам с лопатками более сложнои фор мы . В технологиче
ском оТ!Ношении цилиндрические лопатки 1наиболее просты. 

Для центробежных колес с большими отношениями диамет
ров (D1!D2> 0,6) po.Jiь циркуляционных сил в передаче энергии 
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возрастает. Это требует применения аэродинамически более со
вершенных форм лопаток. Такие. .колеса могут выполняться с 
простр анствеиными лопатками,  т. е. с лопатками двоякой ·кри 
визны. Способ построения таких лопаток изложен в ра боте [ 1 3] .  

Остановимся на построении средней линии цилиндрической 
лопатки ( ом . работу [ 1 5] ) . Проводят окруж,ности диаметрами  D 1  
и D2 ( рис .  3 .9 ) .  Н а  окружности диаметр а  D2 выбирают произ
воль!Ную точку G, .которую соединяют с центром окружностей О. 
От р адиуса O G  откладывают угол , равный сумме У·Г лов fl t л + �2.11 ·  
Под этим  углом проводят радиус ОК окружности диаметра D1 • 
Точку G .соединяют с точкой К и продолжают л инию GK до пе
ресечения с окружностью диаметра D 1 в точке В. Из точки G 
проводят луч под углом �2л, •�<'Оторый откладывают влево от ли
нии OG. Из середины линии GB восстанавливают пер.пендику
ляр до пересечения его в точке М с лучом,  проведеиным из точ
ки G.  Точка М явится центром, из 1которого · следует провести 
дугу, образующую средiнюю линию 1Профиля лапатки - дуга BG .  

Легко доказать, что ду;га BG наклонена . к  окружности диа
метра D1 под углом � ! л ,  а к ок:ружности диаметра D2 под углом 
�2 .11 - Обозначив угол O GB символом -ф, получим 

L О К В =�\д + �2л + ф; 
L OB K = L OKB = �tл + �2л + IJ!; 

L. MB G = L MGB = �2л + •{! ; 
L OB/H = L O B !( - L MB G = �t _, + �2л + 'l - �2,, - ф = �tд •  

Соответственно 

L_LB P = L O BM = ?tл И L NGQ = L MG0 = �2л •  

Можно также построить среднюю линию лопаток двумя ок
ружностями, пар а бодай и т .  д. ,  IHO для этого должны быть зада 
ны углы :на входе и на  выходе - � 1 л и �2.11 - и угол охвата ло -
патки О .  · 

От ·средней линии профиля •нужно отложить толщину профи
ля б. З а·ко:ном изменения толщины 1профиля задаются. Ма,кси
мальная толщИiна профиля располагается пример,но на  середине 
средней линии . О бычно бmах/Ьл = 0,05-+-0,08 ;  для улучшения ан
тикавитационных качеств колеса входная кромка заостряется 
на длине,  равной 0,2-+-•0,3 от длины лопатки.  С целью уменьше
ния з агромождения сечения выходная кроМiка также выполня
ется заос11ренной ; заострение занимает примерно такую же дли
ну, как и на  входе. Н а  р асстоянии шага t = nD2/z аналогиЧ!Ным 
образом строят следующую лопатку. Полученные межлопаточ
ные каналы необходимо проверить. Закон изменения проходнаго 
сечения должен быть ш1авным и приближаться к зарекомендо
вавшим себя на практике обр азца:м .  
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ПроходJное сечение м ежлопаточного канала , пер пендикуляр 
ное лининм тока в относительном движении,  приближенно опре
деляют площадью трапеции ,  средJняя линия которой равна  диа
метру вписанной в меж
лопаточный канал ок
ружности (см. рис. 2 . 1 2 ) , 
а высота равна  ширине 
колеса в меридиональ
ном сечении Ь на р адиусе, 
.соответствующем выбран
ной точке на  средней ли-
нии межлопаточного ка 
нала .  Диаметром  вписан
ной в межлопаточный ка 
нал  окружности условно 
з аменяют р асстояние по 
нормали между двумя со
седними профилями.  

F=ab A = 10+ ZO % Fs=o 

'2 r(s ) 
Рис. 3 . 10. Оптимальное изменение пло-
щади праходного сечения межлопаточно
го канала центробежного колеса по  ра 

диусу 

Высокий гидр авлический к. п. д. и меют ра бочие колеса ,  у ко
торых измеi;�ение проходнога сечения межлопаточного канала в 
зависимости от радиуса проходит через м аксимум примерно на 
од;ной трети длины канал а ;  величина А должн а  составл ять 
1 0__,_..20% Fs=o ( рис. 3. 1 0 ) . При подобном изменении проходJного 
сечения межлопаточного канала )"Меньшается область диффу-
зор:ного течения .  

3. 1 . 1 .3. Теоретический напор шнеко-центробежного насоса с 
учетом конечного числ а  лопаток 

Для определения теоретического IНапора насоса ,  или, иными 
словами,  удельной энергии ,  переданной жидкости, берем гранич
ные сечения IН а  входе в шнек и IНа выходе из центробежного .ко
леса .  Тогда теоретичеСiкий напор швеко-центробежного насоса 
(при условии, если принять ·схему колес с бесконечно большим 
числом лопаток)  :подсчитывается в соответствии с фор мулами 
(2 . 3 1 )  и (2 . 59) . 

При .наличии шнека уделывая  энергия,  передаваемая жидко
сти центробеж.ным колесом,  будет меньше на  величину уделыной 
энергии, nередаваемой жидкости шнеком.  Теоретический  н апор 
центробежного колеса должен 1подсчитываться с учетом окруж
ной составляющей на входе в ·Колесо : 

Н тоо = Нтоо ш + Нтооц , 
ИЛИ Н т оо  = ( C2uU - CtuU )ш + ( C2uooU2 - С 1 uUt )ц . 

При  допущении,  что течение между шнеко:v� и центробежным 
колесом подчиняется закону СиГ = const,  получим 

(с2 uU)ш = (CtuUt )ц 
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и тогда 
Н тоо =( С2иооИ2)ц - ( <tuU )ш · 

При r1 u ш = 0 формула уnростится: 

Hтoo = r2 . .  ooU2 .  (3 . 6 ) 
Следовательно ,  теор�тический 

насос а определяется выходными 
напор шнеко -центробежного 
п араметрами  центробежного 
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Р ис. 3. \ 1 .  За висимость коэффициента kz от относи
тельного диаыетра D1 = D1 fD2 и числа лопаток z (при 

В2л ==ЗО0, C2т /ll2 � 0,2 И �l л =28°) 

колеса ,  т. е. так  же,  как и в случае,  если имеется одно центро 
бежное колесо, при  условии с 1 uц = 0.  

Ввиду инерционности жидкости не  уда ется .передать от •коле
с а  с конечным числом лопаток энергию, соответствующую Нтоо· 
Жидкости передается энергия , отличная от Нтоо и равiНая Нт 
(см. разд. 2 . 1 0. 3 ) : 
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ДJ1Я с.1учая ,  когда с 1 uш = О, будем иметь 

(3 .  7) 
а коэффициент н апор а Н = kzТjгЙтоо {см .  фор мулу (3 .3 ) ] .  Связь 
1\Iежду Нт и Нтоо устанавливалась целым рядом исследователей 
на основе р а сч етных или экспериментальных зависимостей (см .  
например ,  ра боту [ 1 5] ) . 

k z 1, о 

0, 9  

0, 7 

О, б 

0,5 

0,4 

O,J 

0, 1  

о 

z -20 18 15 7 4  

v r--.. 
1-- \ r---... 

ь;t , =f,в � 
72 

O,J О,Ч 0,5 О,б 

� i'\. 
� � � 
к "' [\'\ � 

)< 1--. r>.. 1\\ l\� 
' \ \  �\� 

"'( \ \ r\ \' 
10 "\ v \ �\ gl ).. \ \' 

z = 6  [\ 1\ \i\ 
\ \ 1\ 
� �� 

\1\1 
r\\ 
\ 

" 
' 

.!--
1 

0,7 0,8 o,g n, 
Рис. 3. 1 2. Зависимость коэффициента k, от относитель
ного диаметра D1 =D1!D2 и числа лопаток z (при В2л = 

=60°, C2mfu2:s;;;;_ 0,2 И В\ л = 28°) 

Наиболее теоретически обосноваiнные данные о коэффициен
те kz и теоретическом напоре  Н т могут быть получены при ре
ш ении задачи об  обтекании круговой решетки центробежного 
колеса .  В р аботе [60] эта задача для потенциалоного несжима
емого потока решена методом особеНiностей. Простр анетвен
насть решетки (переменная ширина  лоп атки) учитывалась вве-
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дением систеыы стоков , интенсивность ·котор ых меня.1ась в за 
висимости от ширины лопат;ки . • 

Для учебных целей определение коэффициен�а kz швеко 
центробежных насосов можно проводить по данным, пр иведеи 
н ы м  в ра ботах [60] и [ 1 00] (рис .  3. 1 1 -3 . 1 3 ) ,  даже если геометр и -

1{ z 
1' о .---т--..----т---т---т- ·--т--г--т--т----т---т--,:-г-т--1 

Z = 20 18 16 1 '1  

0,7 , / bl t , = 1,8 

Рис. 3. 1 3. Зависимость коэффиц11ента kz от относнте.1ь� 
ного диаметра D1 = D 1 jD2 и ч исла лопаток z ( при  

В2л =90°, С2т /и2 ,;;;;;. 0,2 И В l л = 28°) 

ческие параметры колеса ,несколько отлича ются от тех. д.1 я ко
тор ых получены данные в этих работах . 

Рассмотрим подробнее влиЯ<:ние пар аметров н а со с а  н а kz .  
Влияние 'Р ежима работы насоса на коэффициент kz несуществен 
но в диапазоне с2т/и2 < 0, 1 5--т0,2 (см .  ;рис .  3 . 1 4, заюrствован:ный 
из ра боты [60] ) , который представляет пр а:ктический щперес .  
Чис.rю лопаток значите.'Iьно влияет на коэффициент k0 •  С увели
чением числа л о п аток z коэффициент kz возра стает ( рис . 3 . 1 5 ) .  
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Что касается о11носительного диаметра 151 = D1/D2, то его вли яние сказывается толь.ко при малой густоте решетки колеса ,  на чиная с густоты bлlt/ < 1 ,8+ 1,9 ( t 1 - шаг решетки на  входе ) ( см . 
р ис.  3 . 1 1 -3 .. !_3) .  При  обычно пр именяемом числе лопаток z = 6-;I 2  влияние D 1 проявляет�я в области 151>0,5--;-.0,6. С ростом числа  .а опаток значение D1 , !Начиная с ·которого kz падает, уве
личивается . Поэтому при больших значениях 151 для увеличения 

k z  

��� �!--§§-§ о s 10 15 
1 1 1 

C'2m/Uz 0,2 0, 1 О,Обб 

2 0  u2jcгm 
1 1 

o,os о,оч 

Рис. 3. 14 .  Влияние на коэффициент k, отношения 
скоростей щ/с2т (D t =0,8 ;  �t n =28° ; z= 1 6) : -·f}•п=зо•; -·-f}•п=60'; - - -f},п =90' 

kz ·надо увеличивать число лопаток. В пределе, когда относи
тел-ьный ди а метр к:руговой решетки ,колеса 151 - 0, густота ре
шетки становится настолько .малой, что не оказывает отююня
ющего воздействия на поток, и k2 -0. 

С увеличением уг:Ла лопаток на  выходе �2л коэффициент kz 
м онотонно уменьшается (rрис .  3 . 1 6 ) .. Это объяоняется увеличени
ем с ростом �2л перепада давлений ,на лопа11ке (увеличение на
грузки) , аналогичным увеличению нагруз,ки при уменьшении 
числа лопаток .. Н аибольшее влияние �2л п роявляется в области 
малых значений угла (�2.тr < 40-.;--50°) и в области больших углов 
(�2а >  1 1 0-:- 1 20° ) . 

Если в случае диффузорных колес [f1/f2 <. 1 (�2л > f:l t п ) J всегда будет 
Нт <Нт оо ,  O <. k. < 1 и угол б= �2п - �2 положительный, то в случае конфузор 
ных колес [F1/F2 > 1 ( �2n <� t n ) ]  теоретический напор ff; м оже г превышать 
теоретический н а пор при бесконечном числе лопаток Нт оо или быть равным 
ему (Нт � Нт оо ) (см.  разд. 2. 1 0. 3 и рис.  2. 54) . При этом угол отставания l> бу
дет отрицательным или равным нулю (l> :s;;; O) , а k, м ожет принимать значения, 
равные единице или большие единицы (рис .  3. 17 ) , а также отрицательные :  
k; �  1 ; k,<O. Возможность получения указанных значений б, Н т и k., вытека
ющих из теории ,  подтверждается экспериментально (см. р аботу [59] ) . 

На рис. 3. 1 7 представлены опытные значения б, Н т и k, для конфузорной 
решетки центробежного колеса (ft/f2 = 2,2) . Они подсчитаны по измеренному 
углу потока н а  выходе; колесо работало в свободном пространстве без спираль-
ного отвода (см.  р аботу [82] ) . Характер изменения Нт и k, по С2т = С2т/и2 соот
ветствует характеру их изменения ,  предсказываемому теорией (см.  р або
ту [60] ) . 

При больших значениях с2т теоретический напор Нт становится больше 
Н т оо, и следовательно, kz становится больше единицы, а l> - отрицательным. 
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При C2m=tg Р2л ,  когда Нт оо = О, значение k,, в соответствии с фор;-,zулой 
(2. 1 30) , равно бесконечности. 

При C2m >tg Р2л  величина Йт оо принимает отрицате.ТJЬные значения, Н т 

остается положительным и тогда k, становится отрицатЕ'льным. В точке Н т = О 
величина k, принимает нулевое з начение. 

k z 
1, 0 

0,9 

0,8 

1/ 
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'/ 

-
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/ / ,. 
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Рис. 3. 15 .  В .чияние на коэффициент k. 
числа лапа гак z и угла �2л (� z л = 

= 20+-28°; b/t1 = 1 ,8+-1 ,9) 
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Рис. 3 . \ 6. З ависимость кn'!ффиuиента 
k, от угла �2л (D z = 0,5; � zл = 28°; 

z = \ 2) 

3 . 1 . 1 .4. Отвод насоса 

А .  ОБЩ[!Е СВЕДЕНИЯ 

Отвод служит для сбора жиююсти, выходящей из колеса,  
нап,равления ее в систему и преобр азования при этом кИ!нетиче
ской энергии потока в энергию давления. Это необходимо потому, 
что поток на выходе из колеса имеет скорость 1 50--;--200 .м/се.f(, 
а иногда и больше, т. е .  обладает большой кинетической 
энергией, в то время как для системы питания ЖР Д тре
буются большие давления ( 1 5+ 30 Мн/.м2) и малая с-корость 
жидкости на выходе из  насоса ( свых = б-;- 1 5 м/сек.) . Большие 
скорости движе:ния жид�ости в :системе пориведут · к  большим 
гидр авлическим потерям .  Кроме того, гидравлический удар 
при действии элементов автоматики ЖР Д ( скорость гасится до 
нуля )  будет больше пр и  большей .начальной скорости. 

Располагаемая ,кинетическая энергия для цреобразова ния в 
энергию давления в отводящем устройстве ранн а :  

2 2 
При обычных для насосов значениях �2л, равных 30--;--50°, она 

составляет на  расчетном режиме 25-7- 35 % о т  всего теоретиче
ского напор а насоса .  
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Рис. 3 . 1 7. З ависимость угла отставания потока 
б на выходе из центробежного колеса и коэф-
фпциентов kz, Нт =,  Нт от отношения с2т /Щ 
для конфузорной решетки центробежного ко-

леса (FI/Fz = 2,2) 
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К отводам  предъявляют сл�дующие требования : 
1 )  преобразовать кинетическую энергию потока жидкости в 

статический напор с миним альными 1потерями ; 
2) обеспечить равномерное поле скоростей и давлений, соз 

давая условия для устанщшвшегося относитеш>�ного движения 
жидкости через колесо и для снижения радиальных усилий ; 

3) иметь минимально возможные р азмеры.  

о ШI1. 

4 
• N  
� 

--+-...... '-·'--=-+-- -+1--- .;.ii!IF---'-+ 1-'---11---л 

д)  б )  
Рис. 3 .  1 8. Спиральный отвод 

Отвод одноступенчато.го насоса (рис.  3. 1 8) обычно состоит из  
кольцевого безлопаточного диффузора (участок 2-2') , опираль 
ного ·сбор1ника (участок 2'-3) и ,коничеакого диффузора (3-4) .  

�роме безлопаточного диффузор а,  отвод может включать в 
себя еще и лопаточный диффузор (рис . 3. 1 9) .  Тех•нологичес ки 
лопаточный диффузор сложен ,  но при его применении увеличи 
ваются прочность и жесткость корпуса,  а также может увел и
читься :К. п. д. в р аечеmой точке. 

Безлопаточный диффузор игр ает вспомогательную роль в на 
сосах ЖР Д.  Он отделяет колесо на·соса от лопаток лопаточного 
диффузора  или от «языка» .спиральной части отвода . В не.м пре
образуется в потенциальную энергию ·незначительная доля кине
тической энергии потока . 

В компрессорах и вентилятор ах б езлопаточный диффузор 
имеет самостоятельное значение.  В лопаточном и КОIНическом 
диффузорах происходит •преобразова'Ние в давление практически 
всей располагаемой кинетичеокой энергии потока .  Оr.шр альный 
сборник предназначен для сбора жидкости,  выходящей из коле
са ,  и напр авления ее  через 1конический диффузор в на·гнетаю-
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щую магистраль .  В коническом диффузоре в основном и проис
ходит преобразование кинетической энергии в потенциальную. 

2 А - д 

J 
ч 

Рнс.  3. 1 9. Схема насоса с кольцевым лопаточным 
диффузором : 

!-спи рал ьный сборни к ;  2-коннческий ;щффузор ; 3-
rюл ьцевой б езлопаточн ы й  диффузор:  4-код ьцевой .nоп а ·  

ТОЧНЫЙ диффузор 

Отводы многоступенчатых насосов, кроме указа нных элемен
тов ,  включают 1В себя обратные направ,ляющие аппар аты Il  
( рис. 3 .  20 ) ,  которые предназначены для отвода жидкости от од
ной ступени на.соса к другой . 

Рис .  3.20. Многоступенчатый центробежный насос: 

1 - кольцевой .1опаточ ный диффузор первой ступ ени;  /[-н а п ра в л яющий а п п а ра т  м е жду 
первой и второй ступен ям и 
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Рассмотрим подробнее течение в элементах отводящих уст-
ройств. 

Б. БЕЗЛОПАТОЧНЫй КОЛЬЦЕВОй ДИФФУЗОР 

Н а  входе в плоский ·без_.J!оnаточный диффузор, коюрый пред
став.1яет собой кольцевое п p o cтp aiJI·CTBO на выходе из колес а 

(рис . 3 .2 1 ) ,  поток имеет скорость с2 = Jfc�u + c�m , р авную ско 
рости выхода жидкости из  колеса .  Скорости С2т и С2 и (сос
тавляющие скорости с2 ) определяются соответственно по фор 
мулам (2 .3 ) и (::! .7 ) .  Как правило, c2u значительно бо,ту ьше с2 т.  

Рис.  3.2 1 . 1( определению линии тока 
жидкости в кольцевом безлопаточном 

диффузоре 

а - а 

Рис. 3.22. Распределение давления и 
скоростей в кольцевом безлопаточном 

диффузоре 

поэтому в диффузорных элементах отвода повышение давления 
в основном происходит за  ·счет уменьшения окружной составля 
ющей ·екорости с2и ·  

Р ассмотрим,  как  уменьшаются скорости с2т и c2 ,t в пл оском 

безлопаточном диффузоре . У,меньшение скорости c2m достигает
ся увеличением проходиого сечения по  мере увеличения ради
уса : 

(3 . 8) 

Отсюда при Ь = Ь2 получим 

(3 .  9) 

т. е. меридиональная  составляющая скорости Ст уменьшается 
о братно  :пропорционально .р адиусу безлопаточного диффузора .  

Зависимость окружной составляющей c2u от радиуса  R уста -
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нови м из уравнения момента количества движения (2 .2 1 ) , при
нимая , что трение о стенки диффузора отсутствует : 

G (c2ur2 - cuR) =O .  
Отсюда получим 

(3 .  10} 

Следовательно, окружная  составляющая скорости с" будет 
уменьшаться с увеличением радиуса ( рис. 3 .22) . 

011Ношение Cm/Cu = tga определяет шаклон линии тока . С по
мощью выражений (3.9)  и (3 . 1 0) .получим 

(3 . 1 1 )  

т .  е .  линия тока в безлопаточном диффузоре сохраняет началь
ный угол а2 . 

Найдем выражение для линии тока .  Поток, переходя с р ади
уса R (см . рис .  3 .2. 1 ) :на р адиус R + dR, следует по линии s ,  яв
ляющейся линией тока с углом, равным а2• Из элемен
тарного треугольника абв iПОлучим 

dR -- =tg a2• 
Rdrp 

Отсюда запишем дифференциальное уравнение линии тока в по
ляр,ных координатах : 

dR 
- = tg a2(irp . 
R 

Интелрируя это уравнение в пределах от r2 ( соответственно 
ср = О) до текущих значений R и ер, 1получим 

( 3 . 1 2 )  
Уравнение ( 3 . 1 2) представляет собой ур авнение логарифми

ческой спирали,  проходящей через ·точку ср = О  и R = r2• та.ким об
разом, линия тока в ·безлопаточном диффузоре  постоянной ши
рины представляет собой логарифмическую спираль. Чем мень
ше угол а2 (чем больше c2u по сравнению с c2m) , тем больше 
длина линии тока s ( ом. рис. 3.2 1 )  и тем больший путь прохо
дит частица жидкости, переходя с ,радиуса r2 н а  р адиус R безло
паточного диффузора .  Т<рение увеличив ает угол ,на�клона спира 
ли а. 
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Определим , как увеличивается давление в безлопаточ ном 
диффузоре ( без учета трения ) . Из уравнения Бернулли (2 .75 )  
получим 

Р - Р2 = Q ( �� - с; ) · 
После  подстановки в_это ур авнение выражений (3 .9 )  и (3 . 1 0 )  
н айдем : 

(3 .  13 )  

С увеличением р адиуса давление в безлопаточном диффузоре 
повышается ( см .  рис .  3.22) . Для иреобразования в безлопаточ 
ном диффузоре значительной части кинетичес,кой энергии пото
ка в потенциальную необходимо увеличивать наружный радиус 
диффузор а ,  значитель,но увеличивая его р адиалыную протяжен
ность . Поэтому в качестве основного диффузО!рного устройства 
безлоп а·ючный диффузор в н асосах ЖР Д не применяется . К то
му же насосы ЖР Д имеют м алое от.ношение c2тlc2u ( малое зна 
чешие а2 = 5-+ 1 0°) , а это, как уже отмечалось, приводит к боль
шой длине линии тока и , следовательно, к большим потерям на 
трение жидкости о стенки диффузо�ра .  

Потери в безлопаточных диффузорах насосов Ж Р  Д отдельно 
обычно не  рассчитываются. Их относят 1к  потерям  в �опир альной 
части отвода или к потерям в лопаточном диффузоре . В насосах 
ЖР Д 1наружный р адиус безло!Паточного диффузора R'2 о бычно 
равен ( 1 ,05+ 1 , 1 5) r2 .  

В.  ЛОПА ТОЧНЫй КОЛЬЦЕВОй ДИФФУЗОР 

Лопаточный кольцевой диффузор выполняется в виде круговой 
решетки, установленной между боковыми  стенками  ( см .  рис. 3 . 1 9 ) . 
Струя жидкости отклоняется лопатками от траектории сво
бодного движения по логарифмической спирали.  Траектория 
у частиц жидкости получается более крутой. При том же р ади
альном перемещении о'кружная  составляющая скорости в лопа
точном диффузоре уменьшается ,силrшее, чем в безлопаточном .  
Уменьшение с в основном и обеопечивается уменьшением c2u , 
так как величин а  Cm вообще сравнительно мала . 

П рофиль лопатки ( рис .  3 .23) 'выбирается т ак, чтобы угол а3л 
был больше угл а  а2л', определяемого наклоном абсолютной ско
рости к окруж:ному напр авлению при свободном токе жид1юсти . 
Межлопаточный канал ,при этом получается р асширяющимся ,  
угол р асширения не  до.11жен превышать 8-+10° .  

Степень уширения .'Юпаточного диффузора р авна ( см .  
рис .  3 .23) : 
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где k3 - коэффициент сужения сечения лопатками на  выходе ; 
k{ - коэффициент сужения сечения лопатками на  входе. 
Ширину лопаточного диффузора Ь2' рекомендуется выбирать 

несколько большей, чем ширину проточной части колеса : 

ь; =( 1 ,  1 -7- 1 ,2) ь2 · 
Это позволяет комiПенсировать неточиость взаимного р асположе
ния колеса и диффузора .  

В каналах лопаточного диффузора торможение потока осу
ществляется на более коротком пути частицы жидкости, чем 
в безлопаточном кольцевом 
диффузоре, поэтому при ма 
лых углах выхода струи из  
колеса гидравлические по
тери в лопаточном диффу
зоре меньше, чем в безлопа
точном кольцевом диффузо
ре .  Число лопаток обычно 
равно 5-+- 1 2 .  

Установка лопаточного 
диффузора усложняет конст
рукцию насоса, но в отдель
ных · случаях его пр именение 
желательно и с конструктив
ной точки зрения, так как 
лопаточный диффузор мо-

Рис .  3.23. Схем а  кольцевого лоnаточ
ного диффузора  

жет обеспечить большие жесткость и прочность корпуса насоса 
при тонких стенках. 

Скорость на  выходе из  лопаточного диффузора  ·найде'ГСЯ по 
известному углу наклона средней линии лопаток к окружному 
н а1Правлению и по известной меридиональной составляющей 
скорости :  

с _ Qkз • 

Эт л --- , 
nD3b3 

" _ Сзт л И с _ Сзт .1 
• · зл - -.-- зи .�� - --s ш  «зл tg «зл 

( 3 .  1 5) 

(3 .  16) 

Скорость за  лопатками будет меньше, так как меридИональ
ная составляющая снизится из-за увеличения площади сечения : 

с =-Q-
Зm пDзЬз 

. 

Окружная составляющая не изменится : 

(3 . 1 7 )  
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Повышение да вления в .'Iоп аточно:vi диффузоре определяется 
из ур авнения энергии 

, ( с ' �  с� ) _ 
Рз - Р2 = Q Т - Т - l·conp · 

' ' c2m Принимая k ,  = 1 и r2 = -. -,- (угол атаки равен нулю ) , по
s ш а2_, 

лучим , что 

с ' �  [ (D; s in а;л )2] 
P.j - Р2 = Q - 1 - . - Lcnnp •  2 D3 s tn а3л 

Так как азл > а;л , то" при  одинаковых размерах в лопаточном 
диффузоре достигается большее повышение давления, чем в без
лопаточном [см . формулу (3 . 1 3 ) ]. Теч·ение в лопаточном диффу
зоре и потери в rнем раосчитываю11ся ·как в лопаточной круговой 
решетке, если отношение Ьл/tср < 1 ( здесь Ьл - длина лопатки ; 
tcp - шаг  н а  среднем диаметре лопаточного диффузора ) . При 
bлftcp> 1 лопаточный диффузор рассматривается как  система 
каналов .  Потери в нем определяются ·по формулам гидра·влики 
( см .  ·р азд. 2. 1 3 .2 . 1 ) . 

Обычно лопаточные диффузоры имеют Dз!D2' = 1 ,35-+- 1 ,45 ;  
Ь3/Ь2' = 1 (см . ра боту [9 1 ] ) . Угол лопаток на  выходе из  диффузо
р а  азл приним ается на  1 2--;- 1 5° большим, чем угол а;л .  Средняя 
л иния лопаток диффузора очерчивается ду,гой окруж:ности .  Спо
соб построения ·средней линии аналогичен способу построения 
средней линии лопаток центробежного колеса (см . разд .  3 . 1 . 1 .2 ) . 
Максимальная толщина лопатки находится примерно на  ее се
редине. Входная кромка лопатки за�ругляется большим р адиу
сом,  чем выходная .  

После построения лапаток !Необходимо убедиться в том ,  что 
угол эквивалентного конического диффузора ,  имеющего длину, 
раВ!ную длине лопаточного диффузора и р авные с ним проход
ные сечения,  не превышает 1 0-+- 1 2°. Если угол окажется больше, 
то для уменьшения потерь его надо ·Уiменьшить до допустимых 
значений путем уме1fьшения угла а3л или увеличения отношения 
диаметров D3/D2' и числа лопаток z.  

· 

Г. СПИРАЛЬНЫй СБОРНИК 

Спир альный сборник широко применяется в центробежных 
насосах .  Окруж!Ная  и меридиональная  скорости потока в нем бу
дут уменьшаться с увеличением радиуса (см .  рис. 3 . 1 8) . В ре
зультате этого происходит некоторое увеличение давления по 
р адиусу .  Дополнительноrго увеличения сечения для преобразова -
ния  кинетической энергии c 5u /2 в энергию давления (геометр и
ческий диффузорвый эффект ) , как :правило, не предусматрива 
ю т, так как  э т о  увел и чивает потери в сборнике . 
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Если в выходном сечении сборника С1редняя скорость равна 
с3, то повышение давления в !Нем определится из уравнения 
энергий : 

, ( с�2 с� ) 
Рз - Р2 =Q  2 - 2 - Lсопр • 

где с2' - скорость на входе в сборник ( выход из безлопаточ
ного диффузора ) . 

Выведем основные соотношения для расчета спиральных 
сборников. Примем, что расход жидкости через элемент дуги вы
ходной окруЖIНости колеса пропорционален углу охвата этой ду
ги. Обозначим Q'f' расход через дугу аб ( см .  рис .  3 . 1 8 ) оюружно
сти, описанной радиусом R2' : 

(3 . 1 8) 

где ер - угол охвата дуги аб; Q-ра-сход жидкости , поступаю
. щей из  колеса в апираль.  

Расход через элементарное сечение df = bdR ( см .  эскиз слева 
вверху 1На рис. 3 . 1 8 ) О'бозначим 

dQ'P =cud.f =cubdR. 
· Расход через все сечение б-б' также равен Q'P : 

Rc Rc 
Q'P = 5 dQ'P = J cubdR. 

R� R; 
(3 .  1 9) 

Подставив сюда из уравнения (3. 1 8) выражение для Q" , по-
лучи м Rc _!__ Q =5 cubdR. 

2:rt R; 
Оrсюда вытекает основная формула для расчета спиральных 
сборников, устанавливающая связь текущего угла ер и геометри
ческих параметров Ь и Rc :  

2:rt 
S
RC 

r.p = Q CubdR. 

R; 

(3 . 20) 

Последняя формула является основной формулой для проек
тпрова.ния сборника . Если задаться закОIНом изменения Си и ши
рины Ь по радиусу R, то из формулы (3 .20) определится зависи
мость радиуса спира.1IИ Rc от угла ер. Сечение спир11ли может 
быть круглым (ом . рис. 3 . 1 ,  А ) ,  грушевидным (см .  рис. 3 . 1 8 ) , 
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трапециевидным (см. рис. 3 . 1 8, А ) , прямоугольным ( см . рис .  
3. 1 8, Б ) и т.  п .  Самым простым является прямоугольное сечение 
(Ь = Ь2' = const) . 

Сборники с прямоугольным сечением часто nрименяются в 
шнеко-цен'11робеж.нLiХ .насосах. Шир ина  ·сборника Ь2' выбирается 
исходя из ширины колеса . Она может быть больше или меньше 
ширины колеса Ьд с учетом толщины дисков колеса,  но не  мень
ше ширины проТQч.ной части колеса Ь2 (рис. 3.24) . При Ь2' = Ь2 
исключается появление вихревых зон в области, затененной тор -

в д 
2 

а) 5) 
Рис. 3.24. Узкий (а) и широкий 
(б) входы в спиральный сбор

ник 

цовыми поверхностями дисков. Зато 
при ширине спирали ь; , превышаю-
щей ширину колеса Ьд, используется 
энергия струй, сбегающих с дисков 
колеса .  Обычно применяют сборни
ки с шириной ь;, большей Ьд: 

Опыт показывает ( см .  работу 
[9 1 ] ) , что увеличение ширины сбор 
ника, которое будет сопровождать
ся, при прочих равных условиях, 
уменьшением высоты поперечных 

сечений сборника, не оказывает существенного влияния на пара 
метры насоса . 

Р ассмотрим схему .расчета, в котором исходят из того ,  что 
наружная стенка сборника ·не должна оказывать возмущающего 
действия на ноток. При этом очерта1ние :наружной ·стенки спира 
ли  должно совпадать с 'Направлением линий тока жидкости , дви 
жущейся от ·июлеса в свободном пространстве.  Как извес11но, сво
бодное течение на  выходе из колеса без учета трения подчиня 
ется закону cuR =,cohst. 

Полагая cuR = c2uГ2, из формулы (3.20 )  получим 
R 

2:n:c2ur2 sc dR Ь - .  Q R 
R� 

При b =b; = const 
2:n:c�r2b ( ln Rc - ln R� ) ;  ln R

R2c =ер Q 
2:n:c2ur2b 

У читывая , что 

получим 
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(3 .  2 1 ) 
' 21t � tg ""• Rc шах =R2e 0 (3 . 22) 

Ур авнение (3 .2 1 )  для наружного радиуса спирали прямо
угольного сечения постаннной ширины !Представляет собой урав
нение лога1рифмической спирали .  Наружная стенка спирали сов
падает ·с лИ!нией тока жидкости в случае отсутствия потерь [см. 
уравнение (3 . 1 2 ) ). 

Наличие потерь в спиральном сб01рнике , вызванных трением 
о стенки и нераВiНомерностью 1потока на выходе из колеса ( вход 
в сборник ) и в сбор 1ник� ( потери на турбулент:ное трение в по-

Си м(сек 
30 

20 

10 

о 

� 
' 

1 

r- - - -
-

Г\ 
lf'= 1J5 ° 

1, 'l.  

-
\ 

7,6  

!fjЗ60 ° 
-

�т - -
Cu r=CDrtSt 

1,8 

- �-
' 

2 о ..fL • r;, 

Рис. 3. 25. Теоретическая (пунктир ) и эксперименталь
ные кривые изменения окружной составляющей скоро

сти потока Си по радиусу спирального сборника 

токе) , приводит к отличию ра·определения скоростей и давлений 
в ·сборнике от их распределения в случае  отсутствия потерь 
( cuR = const) . 

На рис .  3.25 приведено эJюпериментально полученное поле 
скоростей в ·сечениях сбор:ника . Вид:но, в частности , что ско 
рость Си уменьшается медленнее, чем по закону cuR = const, - в 
общем случае по закону cuR"" = const (a< I )  (см .  работу [75]) . 
Перемешивание струй в сборнике приводит к выравниванию ок
ружных скоростей по сечения1м сборника . Это позволяет прово
дить tр асчет сборника из пред:положения постоянной окорасти 
Се = const во в.сех его ·сечениях. 

Примем за  скорость Се ту скорость, которая имела бы место 
при отсутствии потерь ( cuR = const ) в середине выходного сече
ния сборника , т. е .  на  радиусе 

R = Rc max + R; 
ер 2 

Д.11я сборника ·с прямоугольtным сечением Ь = const, используя 
выражение (3 .22) , можно записать : 

_ R; ( 2" t tg "•) Rcp-2 I + e . 
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Тогда 

Площадь сечения выхода из ·сбор:ника [вход 
диффузор ( см .  рис .  3 . 1 8 ) ] определится по формуле 

в конический 

' ( ь, ) . Q QR2 21t - t g a2 
/з == - =-- 1 + е ь . 

. Се 2c2ur2 
( 3 . 23) 

Площади промежуточных ·Сечений определятся по площади вхо
да в конический диффузор fз :  . 

ff = (r.pf2n) /3• (3 .  24) 
Так как при Ь = const 

f'P =b (Rc - R;) , (3 . 25) 
то, подставляя выражение ( 3 .25 ) в (3.24 ) , получим следующую 
связь радиуса сборника Rc с углом ер :  

(3 . 26) 

Следует отметить, что на  работу 1насоса небольшое отклоне
ние фактического очертания внешней стенки сборника от .р асчет
ного не оказывает заметного влияния. Однако отступление от 
расчетной площади сечения входа в конический диффузор мо
жет повлиять на  параметры насоса (см . работу [9 1 ]) .  

Д. КОНИЧЕСКИй ДИФФУЗОР 

При отсутствии лопаточного диффузора основное тор може
ние потока осуществЛяется в коническом диффузоре.  На его до
лю приходится 80-;--85 % динамического напора ,  преобразуемого 

Рис. 3 .26. Схемы конических диффузоров :  
а-конически й диффузор ; б-ступенчатый кон и ч ески й диффузор 

в статический напор в отводящих устройствах . К онический диф
фузор выполняется в в иде уширяющегося патрубка перемеНiного 
сечения ( рис .  3 . 26, а) . Входное сечение его соответствует форме 
сечения спир ального сборника ,  а выходное сечение обычно вы-
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полняется круглым,  так как конический диффузор непосредст
венно стыкуется с нагнета ющим трубопроводом .  

Ка'к показали исследования (см .  р аботу [9 1 ] ) , н а  начальном 
участке диффузора целесоо бразно не увеличивать площадь се
чения .  Это приводит к выравниванию поля скоростей и умень
шению потерь в диффузоре .  Можно <пр инять длину участка с по
стоянной площадью сечения,  н а  ,котором форма  ·сечения входа в 
диффузор переходит в круг, р авной 0,2--;-0,35 длины диффузор а .  
Степень уширения конического диффузора характеризуется уг
лом раскрытия у0• I<Jруглые участки могут иметь угод раскрытия 
10+20°. Большие углы ,р аскрытия приводят к большим  потерям, 
связанным с отрывом пограничного ,слоя.  

В насосах ЖР Д применяют ,большие степени уширения,  так 
как значения скорости выхода из спир али Сс = с3 велики и мо
гут достигать 1 00+ 1 50 м/сек. Средняя скорость в выходном се
чении спирали (во  входном сечении  конического диффузор а )  
н айдется п о  величине р асхода и извес11ной величине сече:ния.  

Скорость Свых ( с4) в выходном сечении ,конического диффузо
�а определяет степень его 1р асширения : 

-� _ __f.1_ _ Свых з - - . fных Сз 

Тогда повышение давления в коническом ди ффузоре будет 
равно : 

с� ( -2) P4 - P:; =Q 2 1 - /з - Lсопр • 

Длина  конического диффузор а  обычно ограничивается вели
чиной ,  •р авной (2 ,5---;-6,5) d3, где d3 - эквивалентный диаметр н а -

чального сечения диффузора ( dз = V :  !з) · 

Если после конического диффузор а ,скорость оказывается не 
допустимо большой (больше 1 0---;-20 м/ сек ) ,  то применяют сту
пенчатый 'Конический  диффузор (,см .  рис. 3 . 26, б) или ставят до
паточный диффузор на выходе из  колеса .  З аслуживает внима 
ния  ;Пр именение диффузора с постоянным градиентом давления 
(диффузор с увеличивающимся угдом рас·Кiрытия ) . 

Е. ПОТЕРИ В СБОРНИКЕ И КОНИЧЕСКОМ ДИФФУЗОРЕ 

При р асчетах потери в спиральном сборнике и в коническом 
диффузоре оцениваются суммарно с и спользованием статистиче
ских данных. Ра счет потерь в элементах сборника и конического 
диффузор а м етодами гидравлики ( см . р азд. 2. 1 3 . 2 .  1 )  является 
недостоверным, так как он не учитывает, например,  имеющую 
место большую неравном ерность поля скоростей в сборнике и ко
ническом диффузоре. Особенно должны быть з аметны потери при 
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смешении струй, вытекающих из  колеса ,  с потоком , движущимся 
по спир альному сборнику. Благодаря турбулвнтности с·корости 
в ·спирали [10 сечению выравниваются (закон C1tRa =:const, 
а < 1 ) ,  а вытекаivщая из  колеса ·скорость с2 имеет большую ве
личину, чем скор ость потока, подошедшего к данному сечению.  

Сумм а  потерь в сборнике и коническом диффузоре выража
ется через кинетическую энерги ю  потока на  входе в сборник . 
Если отвод .состоит из безлопат очного диффузор а ,  с борника и 
конического диффузора ,  то потери в таком отводе выражаются 
через .кинетическую энергию потока на выходе из колеса : 

с2 
L ' С "  2 0 1 8 = O TR 2 '  ( 3 . 27)  

где �отв = 0, 1 8+0,22 (см. работу [95] ) - коэффициент потерь в 
отводе. При С1 иш = О, цренебрегая скоростью С2т ( незначительной 
по ср авнению с c2u ) , мож:но с помощью выр ажения (2 . 1 28)  з а 
писать : 

(3 .  28) 

3. 1 . 1 .5 .  Гидравлический к.п .д. насоса 

Гидравлический к. п . д. швеко-центробежного насоса - это 
к.  п. д. ,  оценивающий гидравлические 1потери  в проточной части 
(·см .  ·р азд. 2 . 1 5 . 1 ) .  Гидравлический к.  n .  д. шнеко-центробежного 

.!!.L = �  
Н !р=О �r  1f=O 
1, 20 
1, 15 
1, 10 
1,05 
1,0 0, 1  

/ 
� 

0, 2  

.L> -
� 

Рис. 3 .27. Влияние закрутки на 
входе в центробежное колесо 
на гидравлический к. п.  д. и 
напор шнеко-центробежного 

насоса 

насоса может отличаться от к. п. д . 
центробежно·го насоса,  не имеюще
го ш нека . 

При м алых отношениях D 1 /D2 
(D 1 1D2 <0,5--;-0 ,55 ) , что характерно 
для м алых значений ns (ns< 60+ 
80) , установка шнека мало  влияет 
на гидр авлический к. п .  д. насоса . 
При больших отношениях D 1/D2 
(DI/D2 > 0,55 ) установка шнека ,  как 
правило, увеличивает гидравличе
ский к.  п .  д. н асоса на  1 0--;- 1 5 %  (см .  
ра боту [50] ) , а иногда увеличение 
К. П . Д. ДОХОДИТ ДО 20--;-30 % .  

При значениях D 1/D2> 0,55 к .  п .  д . 
·центробежного колеса падает ,  а 
установка ш некового преднасоса по
зволяет удержать его н а  уровне 
0,82+0,85. Это обстоятельство очень 

важно для на сосов ЖР Д, так как центробежные колеса насосов 
ЖР Д больших тяг имеют большие отношения D 1 /D2. Поэтому 
шнековый предн а сос ч а сто применяется не  только для повыше-
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ния антикавитационных качеств насоса, но и для повышения 
к. п .  д. 

Максимальные значения гидравлического к. п. д. ( рис .  3.27 ) , 
как показывают опы�ные ис·следования, лежат при значениях 
относительной «закрутки» на входе в центробежное колесо 
С t нц1U tц = 0,3-+-0,4 . При увеличении с 1 иц (что соответствует боль
шему шагу швекового :преднасоса )  увеличивается доля энергии, 
передаваемой с помощью кориолисовых сил инерции ( см .  рис. 
2 .  36) , а доля энергии, передаваемая колесом в результате цирку
ляционного обтекания, уменьшается . 

Гидравлические  потери при передаче энергии с помощью ко
риолисовых сил связаны лишь со скоростью протекания, т. е. с 
относительной скоростью, а она уменьшается при  увеличении 
C t uц (см. рис. 3.4 ) . В результате этого 1потери энергии в цен'11ро
беJЮном насосе снижаются . При дальнейшем увеличении C t un 
( шага шнека) возрастает доля потерь швекового преднасоса в 
общем балансе энергии,  а к. п .  д. шнека несколько меньше, чем 
к. п.  д. центробежного колеса.  �роме того, при больших значе
ниях с 1иц растут ,потери на учас11ке - между швеком и центробеж-

. ным колесом. 
Влияние формы профилей лопаток осевого преднасоса и 

центробежнрго колеса на  величину гидравлического к. п. д. шве-
ко-центробежного насоса невелико:  

· 

Отношение 

Н т - Lгилр .пnт .ш - Lгилр . n п т . n  

Н т 
Нкол fJ =  
Н Г · К  

т 
(3 . 29) 

представляет собой к .  п. д. шнеко-центробеж.ного колеса, где 
Ннол - напор шнеко-цен11робежного колеса . Пренебрегая поте
рями в 1подводе, можно записать : 

(3 . 30) 

Непосредственно рассчитать 'I'Jг·н трудно ;  его можно ОПiределить с 
помощью фор мул (3 .28)  и (3 .30) , найдя предварительно гидрав 
личес•кий к .  п .  д .  всего насоса ('l']г) и к п .  д .  отвода : 

'1'] .  _ Н �:ол - LoтR = _H_ 
отв - Нкод Нкол 

Для расчета гидр авлического 1к .  п. д. насоса используют ре
зультаты обобщения статистических данных. Для насосов с от
ношением диа метров D t /D2 <0,55 гидравлический к. п. д. fJг = 
=0,82+0,85. При 0,55 < D t /D2 <0,8 

'1']г = ( 1 , 1 + 1 , 1 5) ( 1 ,3 - �� ) , (3 . 3 1 )  
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3. 1 .2. ПОТЕ Р И  НА УТ Е Ч К И  В НАСОСЕ.  
Д И СКОВЫ Е  И М ЕХА Н И Ч ЕСК И Е  П ОТЕ Р И  

3. 1 .2 . 1 . Потери на утечки в насосах 

А . ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

В наиболее общем случае  утечки жидкости в центробежном 
насосе могут происходить по трем каналам ( рис .  3 .28) : 

1 )  через передчее уплотнение, отделяющее полость высокого 
давления от полости · низкого давления (Qy 1 ) ; 

2 )  через разгрузочные отверстия ( Qy2) ;  
3 )  через уплотнение, по в алу ( Qy3 ) . 

Q tPz 

Рис. 3.28.  Схема утечек жидкости из полости нагнета
ния центробежного насоса 

Р азгрузочных отверстий может и не быть, поэтому утечка 
Qy2 не  обязате.1Jь,на для всех насосов. 

Уплотнение на валу, отделяющее проточную часть насоса от 
дренажных полостей ,  ка·к пр авило, стараются в ыполнять с пол
ной гер м етизацией, применяя контакгные уплотнения и импел
леры ;  цр и  этом утечка практически происходит через дренажные 
отверстия на  вход в н а·сос, в бак или в атмосферу. 

В откр ытых колесах утечка жидкости из полости нагнетания 
в полость всасыва,ния может происходить через зазор между ло
патками и корпусом .  Наличие покрывного диска ,  или бандажа,  
ликвидирует перетекание  через лопатки с rнагнетающей стороны 
на  нера бочую сторону, но  не  устраняет общей утечки из полости 
наnнетания в полость всасывания . 

При  проектировании  тур бонасоснаго аnрегата ЖР Д важно 
знать количество утека ющей из полости высокого давления жид
кости : 
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Методика ·р а счета .количества жидкости, вытекающей через 
уплотнение, дана  на  примере щелевого кольцевого уплоrnения, 
отделяющего полость высокого давления от полости низкого 
давления на ведомом диске центробежного колеса (см.  рис . 
3 .28, А ) .  

Утечка Qy 1  зависит от площади проходиого сечения щели в 
уплотнении, конструктивного выполнения уплотнения ( остр ота 
кромок и пр . )  и перепада давлений .  

Ра сход через щель при з аданном переп аде давлений найдет
ся по известной фор муле :  

или 

" ( Ру - Р1 
Qyt =!J'/y v 2 -Q- '  

(3 . 32) 
где 1.1 - ,коэффициент :р а схода ; fy - проходмое сечение уплотне
ния ;  Dy - диаметр ,  ,на котором расположено уплотiНение ;  f>y 
величина  р адиального зазор а ;  ру - давле!Ние перед уллот!Нени
ем ; р1 - давление на входе в IJIOлeco;  Ly - энергия , теряемая  
жидкостью при перетекании через уплотнение. 

Выр азим Ly через статический tнапор колеса :  

L = 
Ру - Р1 

у Q Р2 - Pt _ Р2 - Ру = Н _ Р2 - Ру 
с т Q Q Q 

где Р2 - давление на  выходе из колеса .  

(3 .  33) 

Член (p2-Py) IQ в уравнении (3. 33) характеризует р азность 
давлений на выходе из колеса и перед уплотнением.  

Для того чтобы вычислить утечку через уплотнение,  следует 
в первую очередь н айти давление пер ед у:пло11нением ру, которое 
ОГ!iределяется з а1коном движения жидкости в зазоре между вр� -· 
щающимся :колесом и ,кор:пу·сом н а.соса .  

Б. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДАВЛЕНИЯ В ЗАЗОРЕ МЕЖДУ ВРА ЩАЮЩИМСЯ 
КОЛЕСОМ И КОРПУСОМ НА СОСА 

Распределение давления в зазоре между колесом и ·ко.рпусом 
насоса зависит от характера движения жидкости в з азоре .  Не
посредственно у стенки колеса жидкость вращается вместе с ко
лесом .  У стенки корпуса жидкость неподвижна .  Очевидно, что 
промежуточные слои жид1кости в зазоре приводятся в движение 
силами вязкости, .но имеют окружную скорость, меньшую окруж
ной С'Корости колеса н а  дан1НОМ р адиусе. П римерная эпюра ок
ружных скоростей (в сечении зазора  цилиндром произвольнаго 
р апиуса )  показана  на р ис .  2.87. 

При  вра щении жидкости в зазоре возникает движение ее в 
р адиальной плоскости . Под действием центробежных сшi слои 
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жидкости,  прилегающие к кoJiecy, будут переl\lещаться к боль
шему радиусу . Под воздействием повышенного давления на  вы
ходе из колеса ,  вдоль стенки корпуса начнется движе-ние от пе
риферии к оси. Примерная  эпюра меридиональных скоростей 
движения жидкости в осевом зазоре представлен а  н а  рис .  3 .29, а 
линия тока для це-нтробежного насоса дана н а  рис. 2 .88.  На  рас
пределение скоростей в зазоре вJiияет «закрутка» основного по-

p+dp 
р 

с,.. 

тока на  выходе из колеса с2u ·  
При протекании жидкости че 

u >О рез уплотноние эпюра меридио
нальных скоростей в осевом за 
зоре будет несим"Метрична  ( см .  
рис .  3 .  29) . 

Рис. 3.29. Эпюра меридиональных ско
ростей в осевом зазоре между диско:�t 

колеса и корпусом насоса 

В качестве первого прибли 
жения н айдем давление перед 
уплотнением для случ ая,  ког
да утечк а  жидкости через уп
лотнение, ввиду м алости р ас
хода вытекающей жидкости , 
не будет з аметно вJiиять н а  
р аспределение скоростей и 
давлений в з азоре. При этом 
средняя угл ов ая скорость вра -
щен�я жидкости будет рав 
няться половине углавой ско

рости вращения колеса (см. р аботу [9] ) : 
о (J) 

wср -ж = 2 • 
Найдем з а,кон изменения давления 1по р адиусу в зазоре для 

частиц жидкости, находящихся в радиальном равновесии.  На 
элемент жидкости, находящийся в р адиальном р авновесии, в ·сис
теме координат, связанной с этим элементом,  действует центро
бежная инерционная сила Qffi;P ж ;rdfdr и р азность давлений dp 
(-см .  рис.  3.29) . , 

Из уравнения р адиального рав1новесия [см . формулу (2 . 1 3 1 ) ]  
следует, что 

dp 2 
dr 

=QWср.жГ . (3 . 34) 

Интегрируя это уравнение от г (текущего радиуса) до r2 и 
2 заменяя Wср. ж =w2/4, получим 

w2 r�- r2 
P2 - p = Q 4 -2- , 

откуда давление в зазоре при  радиально�r равновесии будет 
равно:  
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И .'IИ 
2 p=p2 - Q :2 [ t - ( ;2 YJ · (3 . 35) 

Зная радиус Ry, н а  котором 'р асположено уплот.нение, най
дем давление :nеред упло'llНением р у  ( см .  рис.  3 .28 ) : 

Py=P2 - Q :� [t - (�:YJ ; (3. 36) 

отсюда получим  разность давлений : 

Р2 - Ру =Q :� [ 1 - (::YJ (3 .  37) 

и соответствующий напор , теряемый в уплотнении : 

L =Н - и� [ t - (Ry )2] у cr 8 '2 ' (3 .  38) 

где Нст = Нко.'�-Ндин ; с учетом формул (2. 1 04 )  И ( 3 .29) получим 

Рг 

Hcr =Hrflr к - (c�u/2) ( при С1т=с2т) • (3 .  39) 

А. 

Рис. 3.30 .  Эпюры давлений в осевом зазоре между диско�1 колеса и корпус9м 
насоса и в проточной части колеса :  

А-беэ учета утечек; Б-с учетом утечек 

Н а  рис. 3 .30 представлено распределение давлений в з азоре и 
в колесе. 

Величину напора Ly, теряемого в уплотнении, м ожно уточнить путем уче
та влияния утечек через осевой зазор и влияния окружной скорости потока 
на выходе из колеса С2и ·  В р аботе [67] с учетом этого влияния получена зави
симость для разности давлений на радиусе r2 и текущем радиусе r осевого за
зора.  Принимая, что на входе в осевой зазор окружная скорость жидкости 
равна окружной скорости потока на выходе из к.:теса, можно представить 
указанную зависимость в виде 

_ k 2 , 3  [ а  (c2ufu 2 ) + � ( r  ·r , ) ] Р2 - Р - Q уе , (3 . 40) 

где р - давление на текущем радиусе r; k11, а и 13 - коэффициенты, завися
щие от расхода через уплотнение Qy 1  (рис. 3. 3 1 ) .  
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В области, где r :> 0,85 r2, можно принять линейную зависимость разности 
Р2 - р от радиуса r :  

Р2 - Р = 6 , 67 (Р2 - Pr- o , н5r1 ) ( 1 - � ) ·  (3 . 4 1 )  

Полагая r=Ry � 0,85 r2, найдем разность давлений на  выходе и з  колеса и 
перед уплотнением : 

-� 
ky 

o,zo �4 
0,18  
0,16 1,6 
0,14 
0, 1Z о ,в 
0,10 
0,08 о 

/ 
/ ' 

v -
�, ,.J. f--!---' 

) 
/ '\ 

" i,}Y 
.......... """" 

� 

� 
-р 

k 2 , 3  [а (c2u fu2 ) + � ( Ry ' r 2 ) ]  
Р2 - Ру = Q , .е . � - �) 
н соответствующий этой разности напор 

L 
_ Н _ k 2 , 3  [ а ( с2и !и2)  + � (Ry; r2) ] 

у -·- с т уе • 

(3 . 43) 

Так как напор Ly зависит от утечек 
Qy1 (через коэффициенты ky, а и �) . а ве
личина утечек Qy i ,  в свою очередь, зави
сит от Ly [см .  формулу (3. 32) ], то зна 
чение Qyi  будет определено в результате 
нескольких приближений. 

Расчет по формуле ( 3. 40) показыва
ет, что наличие утечек через осевой за
зор снижает давление в зазоре и перед 
уплотнением (см .  рис. 3. 30) . 

Рис.  3 .3 1 .  З а висимость коэффици
ентов ky, а и � от величины уте

чек через осевой зазор 

В .  ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОЭФФИЦИЕНТА РА СХОДА !t 

Коэффициент расхода f.t в формуле  (3 .32)  представляет со
бой отношение р асхода через да1Нное уплот,нение Q к теоретиче
скому р асходу Qт через отверстие с тем же проходным сече
нием : 

Вв едение коэффициента р асхода f.t позволяет свести сложный 
характер истечения через зазор уплотнения к случаю истечения 
через отверстие .  

Если величин а Qy1 определена опытным путем,  то,  зная дав
ление перед уплотнением ру и давление н а  входе в колесо Р 1 .  �ко
эффициент f.t можно определить по формуле (3 .32) как опытную 
величину. 

Коэффициент расхода f.t определяется величиной гид!равличе
ских сопротивлений уплотнения .  Чем больше эти сопротивления ,  
тем меньше расход через уплотнение  при заданном перепаде 
давлений .  Исходя из этого для уменьшения р асхода через уплот
нения стремят·ся увеличить гидравлические 1потер и по тракту, 
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повышая искусственно сопротивления введением острых кромок, 
внезап:ных ра·сширений, крутых поворотов и пр.  

На  рис .  3 .32 приведены примерные данные по величине коэф
фициента расхода 11 для трех видов щелевых уплотнений  при 
[}./бу = 1 00--;-200. 

р. =0,35-7- 0,'15 

оу = О,J + О,5мм 
р. = O,J+ O,'i 6у-О,О9+0, 15мм p.•O,Z5+U,35 

Рис. 3 .32. Схемы уплотнений центробежного колеса и значения 
коэффициента расхода � для этих уплотнений 

При определении утече.к через разгрузочные отверстия {Qy2) 
принимают J1. = 0,8 .  Исследов ания (см . ,  н апример,  р аботу [90}) 
показывают, что на величину утечек влияет также угловая  ско
рость вала .  Кроме того, .при больших перепадах давлений на уп
лотнении  в нем воз!никают большие скорости течения, приводя
щие .к кавитации . При 'Кавита:ции в 'УПлотнении уменьшается ве
.11ичина утечек (см. р а·боту [65J) . 

Г. РА С ЧЕТ ИМПЕЛЛЕРНОГО УПЛОТНЕНИЯ ВАЛА 

В ТНА ЖР Д широко применяются гидродинам-ические уплот
нения вала - импеллерные уплотнения (рис. 3. 33) . И мпеллерное 
уплотнение •служит для предотвращения попадания жидкости из 
полости высокого давления (Р2имп) в газовую полость низкого 
да вления (Р iимп) .  

В ТНА имrпеллерные уплотнения разъединяют полости насо
сов и полости турбины, а также 1полости н асосов и полости ,  со
общающиеся с атмосферой - дренажные полости. 

Импеллерное уплотнение пред·ставляет собой колесо ( им.пел
лер ) , которое устанавливается в корпусе с малыми осевым ( б•z ) 
и р адиальным {бr) зазор ами. Форм а  лопаток колеса (радиаль
ные,  загнутые назад или вперед) не оказывает влияния на  эф
фективность уплотнения, так как через имrпеллер нет расходного 
течения жидкости. Из те�нолшических сообр ажений лопатки им 
пеллера выполняются радиальными . Число лопаток выбирается 
равным 6--;-8. 
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Импеллеры могут быть открытыми (см .  рис .  3 .33 ,  А )  и зак
рытыми по наружному диаметру ( см .  рис .  3 .33, Б ) (.см . ра боту 
[69]) . Применеине за.крытых импеллеров уменьшает попадание 
газа в полость, з а'полненную жидкостью .  Лопатки импеллера во
влекают жидкость во вращение с угловой скоростью ffiж.  Р ас
пределение давления в осевом зазоре, з аполненном жидкостью, 
определяется этой угловой скоростью. Интегрируя выражение 
(3 .34) ' получим 

2 2 
Г2нмп - r Р2имп - Римп =t;; aw2 ...::.;сс:=2=--- (3 . 44) 

где a =(wжfw)2 • 
81 h 

д) б )  
Рис.  3.33. Схема имnеллерных уnлотнений вала с открытым (А) 

и закрытым (Б) имnеллерами :  
/-диск импеллера ;  2-лопатки импеллера 

Полагая r = rж, найдем выражение для перепада давлений на 
уплотнении :  

(3 . 45) 

Очевидно, что ма·ксимальный перепад давлений ,  удерживаемый 
уплотнением, будет иметь место в случае полного з аполнения 
каналов импеллера (rж = Гiимп) :  

( 3 .  46 ) 

При  перепаде, tпревышающем максимальный,  и м п е.'Iл е р н ое 

уплотнение становится негерtметичным :  жидкость и з  полости 

Р2имп будет проникать  в полости р 1имп· С помощью соотношения 
(3 .  46) находят потребные радиальные размеры импеллера при  
заданных давлениях р2имп и Р iимп в уплотняемых полостях. 

Коэффициент а в выр ажениях (3 .44 ) , (3 .45)  и ( 3 .46) зависит 
от ширины лоп атки импеллер а h и осевого зазора 6'z· Чем боль
ше  ширина лопатки и чем меньше осевой з азор, тем меньше бу 
дет отличаться угловая  скорость жидкости ffiж от угловой скоро-
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сти И l\I П€.1 Jlepa (u ( рис. 3 .34 ) (см .  р а боту [69] ) . Обычно а = 0,78-7--
0,82. 

Мощность, потребляемая импеллером при полностью запол
ненном упаотнении (максимальный перепад давлений) , зависит 
от вязкости жид�кости, размеров и м.пеллера и угловой скорости 
(1). Эту мощность можно выр азить через мощность трения глад
кого диска Nтр.д [см .  формулу 
(2 .  202 ) ] :  « 

JVимп = КимпNтр . д ;  

N имп = К имп2Симп(;W3Г�имп ; 
0,8 

(3 . 47) 0,6 
где 

_sr-
Симп = 0,039/ V Rеимп 

R 2 т.--/ > 105 ·  ПрИ еиып = WГ2 имп 'V ' 

0,4 

Кимп - коэффициент, учи- 0• 2  
тыв ающий трение лопаток им
пеллер а и н аружной цилиндри 
ческой поверхности о жид- 0 
кость. 

С7 

...-1-..". 
v 

/ 
/ 

1/ 
1/ 

/ 

0,2  0,6  

Проведеиная автор ами об- Рис. 3.34. К определению коэффици-

работка опытных данных (см . ента а импеллерноrо уплотнения 

р аботу [69] дает следующую 
зависимость коэффициента Кимп от отношения hl (h + {}z) в диапа 
зоне h/ (h + б'z) = 0, 1 5-;-0,80: 

Кимп =3 - 2 -h- .  
h + llz 

(3 .  48) 

Уменьшение перепада давлений на  уплотнении до 0,5 (Р2имп
-Рiюш) mах (неполное заполнение импеллера) приводит к незна
чительному уменьшению потребляемой мощности - всего на  
1 5--;--20 % .  

Мощность, потребляемая  им;пеллером при з аданном .перепа
де давлений (Р2имп-Р iимп) mах , определяется с помощью выражений ( 3.46) и (3 .47) : 

(11 -0 078 К v1 t5 { 2 (Р2имп - Plимn)max 12•3 1 
• и мп - ' и мп 

[ ( )
2 

] 
1 3 1 8 • Гt Q , оо ,  а 1 - -

Г2 имп 

(3 . 49) 

Из формулы (3 .49) следует, что nри  заданном перепаде дав
лений увеличение  угловой скорости ИМIПеллера уменьшает пот
ребляемую мощность, так  как уменьшается диаметр импеллера .  
К уменьшению мощности ведет та.кже увеличение плотности 
жидкости .  Поэтому в насосах ЖРД, имеющих высокие угловые 
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скорости, импеллерные уплотнения нашли широкое применение .  
Мощность, з атр ачиваемая  на ,привод импеллера , идет 1на по 

до!1рев жидкости, заполняющей импеллер.  В связи  с малым об 
меном жидкости в импеллере с жидкостью в корпусе, подогрев 
жидкости оказывается значителыным .  В случае  применения кри
огенных компонентов TOIП JI И B  ЖР Д это может привести к вски 
панию компонента и потере герметичности. Поэтому, как пра 
вило, импеллер·ные уплотнения применяются для высококипя 
щих жидкостей.  

3 . 1 .2.2. Дисковые потери в насосах 

При р а,боте .н асоса :неизбежна затрата мощности, связанная 
с дисковыми потерями .  В насосах ЖР Д к дисковым потерю!,  
кроме потери энергии, связанной с ·11рением наружных поверх
ностей колеса о жидкость ( которая носит общий хар актер для 
всех лопаточных м ашин,  см .  разд. 2 . 1 3 .2 .2) , относят затрату 
мощности на  гидр авлическое тор можение (Nг.т ) :  

Nд = Nтp-1/. + Nr.т •  

При р а,сходах меньше р асчетного ( Qp = Q "'l н  max ) на  входе в 
колесо и н а  выходе из него 1наблюдаются интенсивные обратные 
токи (см. р аботу [ 1 0 1 ]) . Обратные токи жидкости увеличивают 
поверхность трения .  Струи, ,получившие закрутку в колесе, про
никают в поток без з акруТiки или с меньшей закруткой . Из-за  на
личия турбулентного 11рения закр утка вытекших струй уменьша
ется .  О бщее снижение момента количества движения жидкости 
будет соответствовать моменту сопротивлен ия трения  о стенки 
корпуса .  Следовательно, обратные течения увеличивают мо·мент 
сопротивления . Основное влияние н а  потери гидр авлического 
торможения оказыва ют обра11ные токи на в ыходе из колеса,  так 
как «язык» спирали оказывает существенное сопротивление об
ратным токам .  Количественная оценка этих потерь чрезвычайно 
трудна ,  и они обнаруживаются лишь опытным путем при 
Q < (0,7--;-0,8)  Qp . 

З атрата мощности н а  трение диска оцределяется . фор мулой 
(2 .202 ) . Если значение Стр·д подставить в фор мулу (2 .202 ) , то 
око.нчательно получим 

-л т  t 2 ,8 4,6 1 v 1 p . д =cons · w r2 • (3 .  50) 

3. 1 .2.3 .  Механические потери в насосах 

Механические потери в насосе (потери в подшишниках, кон
тактных уплотнениях и импеллерных уплотнениях)  зависят от 
конкретной конструкции насоса . Можно приближенно считать 

N п о д ш  + N у п п  =(0,005 --;- 0,0 1 )  N н ·  (3 . 5 1 � 
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В общем случае зависи мость мощности ,  затраченной н а  тре
ние в контактных уплотнениях и подшипниках,  ?�южет быть 
представлена в виде 

]\Т подш + Л' уп л = coпst1 · ш + CO!Jst · ш2 • (3 . 52 ) 
Потери в подшипниках пропорциональны квадрату угловой 

скорости. Потери в контактных уплотнениях (в манжетах, саль
никах) обычно пропорциональны угловой скорости в первой сте
пени .  Окончательный характер зависимости определяется кон
кретным конструктивным выполнением насоса . 

Основную долю мощности меха.ничесJ\и'"х потерь насоса сос
тавляет мощность, затрачиваемая на  ·привод импеллеров ( см .  
разд. 3 . 1 .2 . 1 ) , которые, как правило, применяются в современ
ных ТНА. 

3 . 1 .3 .  К.П .Д. НАСОСА 

3 . 1 .3 . 1 .  Расходный к.п.д. насоса 

Преобразуем формулу для расходного к. п.  д. насоса (см.  формулу, при
ведеиную в табл. 2.2) , записанную в виде 

1lp = 1 + (Qy/Q) 
. (3 . 53) 

Примем, что утечки в насосе происходят через два одинаковых у,плот
нення колеса ; тогда можно записать [см . формулы (3. 32 ) ,  (3 . 38) , (3. 39) J : 

с2и Dy u2 V 
2 2 "1 2 

Qy = 2fLЛDyoy flг . кН г 2 - l l - (D2 ) g · (3 . 54) 

Выражая Н т через расходный параметр насоса qp, соответствующий рас
четному р ежиму [см . формулу (3 .3) ] ,  и nреобразуя с помощью формулы (2. 1 79) 
!!Ыражение (3.54) .  получим 

где 

А Qy оу (Dy )2 (Dt ) 2 
- =� 1 , 33 - 1 06 /.L - - - 3 2 *2 Q Dy D1 D2 [kzfJr ( l  - qp)] 1 n� ' (3 . 55) 

А = {flг . кkz ( 1 - qp) - + [k2 ( 1 - qp)] 2 - + l l - (�� У (�; )
2
] }112; 

п; - коэффициент быстроходности насоса, nодсчитанный по всему рас
ходу через насос Q. 

Подставив  выр ажение (3 . .55)  в формулу ( 3 .53) , получим 

flp = о у (Dy ) 2 (D1 ) 2 А 1 + l , 33 · 1 06fL Dy Dt D2 [kzflr  ( l -qp)]З/2n;2 
(3 . 56) 

Расчетная формула (3 .56) для расходного к. п. д. включает в себя от
ношение диаметров центробежного колеса D1/D2. Можно заnисать, что 

8 2775 

!Zl_ _ (!Zl.) (Do )  ·-0 47 Dt К 1 JQ � (3 . 57) D2 - Do D2 - ' Do Do V iш 2u
2 ' 
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где Do - диаметр входа в колесо; 

Kv. = 2 , 13Do/;,tQ;i.,, (3 . 58) 
- коэффициент диаметра входа '" (как будет nоказано дальше, этот ко
эффициент определяется при р асчете насоса на кавитацию) ; i - число вхо
дов в колесо . 

После преобразования формулы (3 .57) с использованием формул (2 . 1 79) 
и (3.3) окончатеJiьно получим 

DI О О r;Kv. , r  .. 2/З 
D2 = , 07 �Т r kzТJr ( 1 - qp)n8 , (3 . 59) 

где 'f = D1 (D0 • 
�р 1,0 

o,g 

�в 

1/ 
// 
/ 
il 

0,7 10 

� 
� � 

JO 

qp=O dz 1 о,ч 

50 70 90 1 10 130 rtf 
Рис. 3.35. З ависимость расходного к .  п .  д. для насосов с 
односторонним и �вухсторонним входам и  от коэффициен rа 
быстроходности n8 и расходного парю1етра qp (Ко о  = 

=5,2+8,0) 

На рис .  3 .35 представлена  завиеимость р а сходного к .  п. д. н а 
соса ТJр от 'КОэффiщиеrнта быст1роходности ns* и .расходного пара 
МР.тра qp. 

При  расчетах значения произведения kzТJг и величин ·fJг·н оп
ределялись 'ПО формулам, приведеиным в р азд. 3 . 1 . 1 .  Значения 
остальных параметров,  входящих в формулы (3 .57)  и ( 3 . 59 ) , 
принимзлись следующими :  �-t = 0,4 ;  бу/Dу = 0,85 · 1 0-3 ; Dy/D 1 = 1 ,4 ; 
<р = 0,9. 

Зависимость, приведеиная !На рис .  3 .35,  может быть использо
вана  для предваритеЛЬ/НОЙ оценки ра�сход.ного к.  п . д.  насоса . С 
увеличением ns* значение ТJ р возр а�стает, что можно объяснить 
ростом Q с увеличением n8* ;при  примерно неизменной величи
не Qy. Увеличение раСХОДНОГО rПараметр а qp ПрИВОДИТ К умооь
шению ТJр, та к  rка к  происходит увеличение  статического н апора 
колеса и давления перед уплотнением .  С увеличением Kv. уве
,тшчивается диаметр уплотнения и возрастают утечки, поэтому 

,. Б езразмерный коэфф ициент 2, 1 3  в формуле (3 .58) вводится для того, 
чтобы численное значение Kn0 , подсчитанное по этой формуле, совпало со 

/3/-значением Kn0 , подсчитанным по формуле Kn0 = Do Jl Qfin, где n - в обf.м.ин. 
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r]p  п а д а ет. Одн а ко при  Ко. = 5--:- 8 влияние Ко. невелика и при 
предварительн ых расчетах им можно пренебречь . 

3. 1 .  3. 2. Дисковый к. п. д. насоса 

На расчетном режим е  ( Q Р = Q11 н 11 ах )  дисковые потери насоса состоят 
только из потерь  д в екового трения . Тогда формула для дискового к. п .  д. 
запишется так : 

Н т Lтр . ц  N тр . ;(  N тр . д  
'l'}д = Нвн = 1 - Нин = 1 - (i '  Нвн = 1 - ( G  + Gу) Нт + Nтр . д  • 

Подставим в эту формулу выражение для мощности дискового трения 
(2 .202 ) . После лреобразований, аналогичных преобразованиям, проведеиным 
в разд. 3. 1 .3 . 1 . , получим расчетную формулу для дискового к. п. д. : 

0,8  

0,6  

1 
1 �  0,4 

0. 2  lf lj 
1 

о fQ 

/ 
1 / 

1 1 1 

1 / 
1 

1 

JO 

1 
--- - - 1 

/ 
",.,.. v - ",......,. -г 12 qp:!.o 

/ .",. 

/ v 0, '1  
/ 

/ 

50 70 90 1 70 1JU nf 

Рис . 3.36. Зависимость дискового к. п .  д. для насосов с од
носторонним и двухсторонним в ходами от коэффициента 
быстроходности п ;  и расходного параметра qp при Kn0 = 

= 5,2-т-6,0 

Н а р ис . 3 .36 и 3 .37 представлены зависимости дискового 
к. п .  д. r]д от ns * и qp при разных значениях К о. , полученные с 
помощью формулы (3 .60 ) . При ра счетах зна чения kzr]г ;  11г ·к ;  J,t ;  
бу/Dу ; Dy/D 1 опр еделялась так  же, как и в р а зд. 3 . 1 . 3 . 1 .  Гидрав-
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лический к. п . д. н асоса УJг определялся по формулам , пр иведеи
н ы м  в разд. 3 . 1 . 1 .5 .  Коэффициент трения диска Стр.д принят рав 
ным 0,002 ,  что ·соответствует Re = 3 . 1 06 . 

�д 
0, 9 

0,8 

о,ц 

0, 2  

1 
/, 
/f lj 
1 

о 
10 

/ 
1 1 

1/ 1 v 

1 1/ 
1 

v 

30 

/ v � - _. rт 1 1 ./ -

1/ v ....-
Чр= а 0, 2  0,4 1 

/v 

v 

50 70 90 1!0 130 rz; 
Рис. 3.37. Зависимость дискового к. п. д. для насосов с од· 
посторонним и двухсторонним входами от коэффициента 
быстроходности п; и расходного параметра  Qp при К Do =8 

3 . 1 .3.3. Внутренний мощиостной к.п.д. насоса 
В нутренний мощиостной к .  п .  д. насоса f) в нN определяется как произве

дение 
11пн N = Чг fJд f)p • 

Подставив в эту формулу выражения (3.56) и (3.60) , получим 

fJг '1,. 11 N = _____ (_D_y_)_2_(_D_)_2 _
...:.
(
�
�-y)_D_y_) -А------::-7-, 1

-
- -:

1
0:-411-г

-:С::-
т
-
р .

-
д

-

1 + 1 , 33 · 1 06 /L - -1 . 
3 2 *2 + 5/2 *2 

Dt n2 [kzfJг ( 1- qp)] 1 n8 [f\гkz( l - qp)] n 8 
( 3 . 6 1 ) 

З ависимости 'УJ внN от ns* и qp при р азличных Kv. представле
ны на  рис .  3 .38-3.40. С увеличением п .. * величина Ч внN возра с 
тает, но при оnределенном значении n8* величина 'УJ внN начинает 
уменьшаться, так как отношение D1 /D2 достигает больших зна 
чений ,  при которых силыно падает 'УJг [см . фор мулу (3 .3 1 ) } . 
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3 . 1 .3 .4 . Механический к.п .д. насоса 

Механический к .  п. д .  на·соса определяется выражением 

Г = 1 - Nмех м е х  Nн • 



'1вн N 

о, в 

0,8 

о,ц j 
!J 
'// 0,2 
/ 

о 10 

.1� 
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� lL 
/ 
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� -� !:...J- 1 1 
v v �---"' � 1--"' qp=O 0,2 IJ,'I 
v lL v 

� 

30 70 90 110 730 п: 
Рис.  3.38. Зависимость внутреннего мощностиого к.  п. д. 
для насосов с односторонним и �вухсторонним входами от 
коэффициента быстроходности n s и расходного параметра 

qp при Kvo = 5,2 

1'/внN 
чр=а O, 'Z.  0,'+ 

- 1--' - r--� F--- - -
0,8 

v / .......... .".,.".. .......... чi=о � � 
v/ v / 

/ о, �  
0,6 

v v v 
J 1/ v 

O,l 1/J 1 
V/ 
v 

30 50 70 90 1 10 730 rz;-
Рис. 3 .39. Зависимость внутреннего мощностиого к . п . ;r.  для насоса от коэффициента быстроходности n � и расход· 

наго параметра qp при Kvo = 6,5 :  
-- - односторонниi! вход; - - - - двухстороиннi! вход 
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При отсутствии в насосе импеллерных упло11нений меха1ниче
ский к .  п .  д. насоса ,  в соо11ветствии с формулой (3.  5 1 ) ,  достигает 
величины 'r}мех = 0,99-;---0,995. Применение ИМIПеллерных упло11не
ний приводит к снижению механического к. п .  д. до 0,95---;--0,97. 
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Рис. 3.40. З ависимость внутреннего мошностно�о к. п . д. 
для насоса от коэффициента быстроходности n s и расход· 

ноrо параметра qp при /(D o = 8: 
-- - односторонний вход; --- - двухсторонний вход 

Эти величИiны можно применять при  предварительных расчетах 
полного к. п .  д. Более точно оценить механический к. п . д .  н асо 
са  с импеллерными  уплотнениями можно пу rем использования 
формулы (3 .47) для мощности, потребляе�ой импеллером . 

3. 1 .3.5. Полный к.п.д. насоса 

Полный к. п .  д .  1насоса  'l'] п  определяется как произведение 
внутреннего мощнос11ного к .  п .  д .  'l'] внN и механического к.  п . д.  

(3 . 62) 

3. 1 .4. Э Н ЕР ГЕТ И Ч Е С К И Е  ХАРАКТ Е Р И СТ И К И  НАСОСА 

3. 1 .4. 1 .  Теоретические характеристики центробежного и 
швеко-центробежного насосов при z = co 

Работа насоса в системе питания ЖР Д характеризуется ча 
стотой вращения,  р асходом жидкости ,  напором и к. п .  д. насоса .  

К. п .  д .  насоса и мощность одноЗiначно связаны при  заданных 
Q и Н: · 

(3 . 63) 
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В ЖР Д насос р аботает на ,р азлиЧJных расходах , так как 
обычно эти двигатели регулируют по тяге изменением р асхода . 
При  изменении тяги ЖР Д расход через ;н а,сос может м еняться 
от 1 0  до 1 20 % от расчетного з1начения (см . работу [ 1 1 0]) . 

Параметры системы и насоса - расход, напор,  частота вра 
щения и к .п .д. - вз аимосвязаны :  изменение одного из них  вызы
вает изменение других. Наибольший интер ес представляют за 
висимости напора ,  к .  п .  д .  и мощности насоса от  р а схода при по
стоянной частоте вращения и при отсутствии влияния кавитации 
н а  напор и 1к. 1П . д. Эти зависимости будем называть энергети
ческими  хар актеристиками насоса .  

А .  ЗАВИСИМОСТЬ ТЕОРЕТИЧЕСКОГО НАПОРА О Т  РАСХОДА 
Рассмотр им зависимость теоретического напора  от р а схода,  

которая может быть назва1на теоретической н апорной хар акте
ристикой насоса . Теоретические энергетические ха1рактеристики 
(для схемы Z = oo) одни и те же и для шнеко-центробежного, и 
для центробежного насосов при  одинаковых выходных геометри
ческих параметрах ( �2л , Ь2 и D2) . 

Теоретический н апор при  бесконеtLно большом числе лопаток 
определяется по ур авнению Эйлер а  (в предположении,  что 
C 1 u = O) :  

Из треуголыника скоростей оаб ( рис. 3.4 1 )  следует, что 

С 2т C2uoo=U2 - -- • 

tg �2л 

(3 . 64) 

(3 . 65) 

Подставив выр ажение (3 .б5 )  в формулу для .Нтоо, получим 

н 2 U2C2m тоо = U2 - -- . 
tg �2n 

Используя сооmюшение 

получим 
с - Q' 2m - nD2b2 ' 

н 2 u2Q' 
т оо =U2 - • 

nD2b2 tg �2n 

(3 .  66 ) 

(3 . 61) 

Исследуем формулу (3 .67 ) .  Для даНiного насоса при посто
янной частоте вр ащения ( u2 = coпst ) уравнение (3 .  67) представ
ляет собой уравнение прямой в координатах Hтoo = f (Q') . По:ла
гая Q' = O, н айдем теоретический н апор при бесконечно большом 
числе лопаток для !нулевого расхода : 

Нтоо =U�. 
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При tg �2 ... > О, что соответствует �2л < 90о , Н тоо может быть 
равным нулю . Полагая в формуле ( 3 .67) Н тоо =0, найдем соот
ветствующий расход: 

u2 -
u2 Q' =O; 2 лD2Ь2 tg � .. 

Q� _ 0 =ЛD2b2u2 tg �2л · тоо (3 . 68 )  

Рис. 3 .4 1 .  Треугольники скоро
стей на выходе из колеса 

Рис. 3.42. Треугольники скоростей 
на выходе из колеса при разных 

р асходах ( �2л <90") 

Тр еугольн ик скоростей для этого случая показа1н на рис. 3 .42 : 

с;т = с; = и2 tg �2л; 

при этом с"2иоо = О  и напор р авен нулю . 
Следовательно, для лопаток центробежного колеса , загнутых 

nротив вращения ( Р2л < 90°) , зависимость теоретического напора  
от  р асхода при бесконечно большом числе лопаток z =  оо изо
бр ажается в координ атах Hтoo =f (Q' )  'прямой линией , отсекаю
щей !На оси ординат отрезок, р а,вный иi , а на оси абсцисс - от
резок, р авный л:D2Ь2и2tg�2л (рис . 3.43) . 

При р адиальных на выходе из .колеса .лопатках �2л = 90° 
(tgP2л = oo)  из формул ы  (3 .67 )  следует, что 

Hтoo=U� =const. 

При этом напор Нтоо не зависит от расхода и изображается пря 
мой линией , п ар аллельной оси а бсцисс (см . рис .  3.43) . 

Треугольники скоростей н а  выходе из .колеса при Р2л = 90° 

для р азных расходов приведены IНа рис.  3 .44. 
При Р2л > 9Оо напор Hтoo =f ( Q' )  изобр азится также прямой 

линией ; Нтоо р а стет по мере увеличения р асхода ('см .  рис. 3.43 и 
3.45, ·на ;Котором изображены треугольники скоростей для 
Р2л> 90° при р азных расходах ) . 

В дальнейшем мы будем: ,р а,сом:атривать главным: образом: ха 
рактеристики насоса ,  имеющего углы лопаток на  выходе из ко-
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Jieca �2л<90°, как  наиболее типичного для систем ЖРД. Харак
теристику Hтoo =f ( Q') можiНо также рассматривать ка•к характе-

Нтсо fAJ = const 

Рис. 3.43. Теоретические на пор н ые х а ·  Рис.  3.44. Треуго,1ьники скоростей на 
рактеристики насоса nри р азных yr- в ы х оде нз колеса при разных расха-

лах лопаток ;�.ах ( f32n =90°) 

ристИ!ку серий \Насосов, т. е. как величины Нтоо для насосов с 

разными расчетными расходами . 

Рис . .  3 .45.  Треугольники скоростей на вы·  
х о д е  нз колеса прн разных р асходах (/32а >90") 

а) Влияние геометрических размеров колеса на теоретическую характеристику 

насоса 

Ра-ссмотрим зависимость протека,ния теоретической характе
ристики на,соса от геометрических р аз·меров колеса.  В соответ
ствии с теоретической, будет изменяться и действительная ха 
р актеристика насоса. Изменение !Наружного диаметра  ,колеса D 2  
приведет к параллельному перемещению линии Hтoo =f (Q') , так 
как отрезки, отсекаемые ею на оси орди:нат И на  оси абсцисс, 2 пропорциональны D2 (см. РИ'С. 3.43 и 3.46) . 

Увеличение ширины колеса Ь2 на выходе приведет .к более 
пологому 'Протеканию характеристики (рис .  3.47) . Ордината при 
Q' = О не зависит от Ь2, а отрезок, отсекаемый линией Н тоо = 
= f ( Q') на  оси а бсцисс, увеличивается пропорционально ь2. 
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Рис. 3.46. Влияние диаметра колеса 
на теоретическую напорную харак· 

тернетику насоса 

·-

Рис. 3.47. Влияние ширины колеса на  вы· 
ходе на теоретическую напорную харак· 

тернетику насос,з 
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Рис. 3.48. Влияние угловой скорости 
колеса на теоретическую напорную 

характеристику насоса 
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б) Влияние угловой скорости на теоретическую характеристику насоса 

С изменением угловой ·скорости ro nри заданных геометриче
ских ' параме11р ах изменяется наклон прямой Hтoo =f (Q') ( рис. 
3 .48) . При увеличении ro линия Hтoo =f (Q') будет ,проходить кру
че, так .ка·к отрезок, отсекаемый ·прямой на оси ординат, пропор
цианален ro2, а отрезок на оси а бсциос пропорционален величине 
ro в первой степени (см .  р ис. 3 .43) . Уiравнение теоретической ха
р актеристики для данного насоса мотно з аписать в виде [см . 
формулу (3 .67 )  J 

Нтоо = Аw2 - BwQ',  

где А и В - константы насоса . 

Б. ЗАВИСИМОСТЬ ОКРУЖНОИ МОЩНОСТИ НАСОСА ОТ РАСХОДА 
Теоретическая окружная ;Мощность 1насоса N иоо определяется 

теоретическим напором Н тоо и ра•сходом Q' через .колесо : 

(3. 69) 

Зависимость окруж.ной мощности насоса от расхода для ·различ
ных значений f:J2л при ro = 
= const показана на  рис. ш = const 3 . 49. flu oo 

При Q' = O, Nuoo =O; если 
f:J2л <90°, то кривая Nuoo про
ходит через нуль там, где 
Нтоо = О, т. е. при  
Q'  =л:D2b2u2tg�2л = F  2multg�2л ·  

(3 . 70) 
Если f:J2л = 90°, то N иоо 

возр астает пропорциональ
но Q', так как Hтoo = const. 

1 Fzм Uz��2!1---i 
F'zм Uz tg/Azll -----4 

Q '  

Если f:J2л>90°, ТО Nuoo 
быстрее возр астает с увели
чением Q', так как при 
увеличении Q' р астет 
И Нтоо· 

Рис. 3.49 .  З ависимость окружной мощно
сти насоса от расхода при различных 

углах лопаток 

Для многорежимных двигателей при ,подборе турбины к на 
сосу выгоднее иметь небольтое изменение мощности по  расхо
ду, так как турбину выбирают 1по 'мощности, соответствующей 
максимальному ра.сходу. Н а  меньших по р асходу режимах тур 
бина будет мало нагружена  и ее к. п . д. может ·существенно сни
зиться . Следователыно, насосы с заГiнутыми назад лопатками 
( f:J2л < 90°) име> 1r.т в этом отношении  преимущества перед н а сос;:� 
ми с р ади альными или загнутыми вперед лопатками , 
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3. 1 . 4. 2. Теоретические характеристики насоса с учетом 
влияния конечного числа лопаток 

Зависимость Н т = f ( Q')  отличается от зависимости Н тоо = 
=f ( Q') ввиду влияния ·Конечного числа  лопаток, которое учиты
вается коэффициентом kz = Нт/Нтоо (см. разд. 3 . 1 . 1 .3 ) . 

Коэффициент kz зависит от ра•схода . Для диффузор1Ных цент
робежных колес (F1/F2 <- l )  коэффициент kz уменьшается с уве
J1Ичением р а сход а в области c2mfu2 > 0, 1 5--;--0,2 ( см .  рис .  3 . 1 4 ) . Та-

"" 
" 0,8 

.......... ....... 
........ � " � 

� i'-. Нтоо 
·о, в 

� � к 
/ � � 

0,4 

Ji/ � � т 
' � O, 'l. 

о '� �в 0,1 O, Z 0,3 0,4 0,5 "' � 0,7 С2т 

' � 
и; 

' 
- o,z 

- 0,4 � 
Рис. 3.50. Зависимость теоретического напора насоса от рас

хода, с учетом конечного числа лопаток 

кой характер з ависимости kz от с2т!и2 приводит к тому, что 
зависимость теоретичес-кого �напора Нт от С2т/и2 ( или от Q')  
близка к прямой линии, пересекающейся · с  •прямой, изображаю
щей зависимость Нтоо = f (с2т/и2) , в ·области отрицательных напо
ров (точка А на рис. 3.50) . 

Напор Нт достигает нулевого з'Начения ·при меньшем расхо
де, чем напор Нтоо. В диапазоне изменения c2m/u2 <0, 1 5-;--0,2 ко 

эффициент kz пр актически постоянен· и не зависит от расхода 
(см .  рис .  3 . 1 4 ) . Поэтому в указанном диапазоне с2тlи2 зависи 
мость Hт = f (c2mfu2 ) будет близка к прямой (пунктирная линия 
на рис .  3.50) , которая  пересекается с прямой, изображаоощей з а 
висимость Hтoo = f ( c2mfu2 ) , в точке Нтоо = О  (точка В на  рис .  3 .50) _ 
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· Так как о бычно на расчетном режиме ( c2m/u2 ) p = 0,05+0, 1 ,  
то коэффициент lгz можно принимать постоянным в диапазоне 
изменения расхода от нуля до величины, превышающей расчет
ный расход, по крайней мере,  в 1полтора раза. В этом диапазо; I е  
находится область изменения расхода, представляющая практи
чеокий интерес ( см .  р аботу [ 1 1 О]) .  

Напомним, что величина kz определялась (см .  р азд. 3 . 1 . 1 . 3 )  
п р и  условии круговой ,симметрии  потока и безотрывного обтека
ния лопаток центробежного колеса .  Это условие реализуется 
при расчетном расходе через насос. При расходах, отличных от 
расчетного, к:руговая симметрия нарушается и в колесе могут 
возниюнуть отрывные зоны. Поэтому на перасчетных расходах 
значение напора ,насоса Нт может ·несколько отличаться от зна
чения ,  подсчитанного с :помощью :коэффициента kz . 

Величина Нт определяет затрату мощности на,соса на  повы
шение энергии жидкости, т. е .  определяет окружную работу на
сос а :  

(3 . 7 1 ) 
так как Q' = F2mCzm. где F2т = лD2Ь2 - площадь проходнога сече
ния на выходе из колеса, а Н т =  С2uИ2, то 

Nu = QF2тC2тC2uU2 [вт] .  

Интересно отметить, что при заданной величине и2 окруж
ная мощность насоса N и пропорционалi>на  площади агд тре
угольника скоростей на  выходе из колеса (см .  рис. 3 .4 1 ) ; эта 
площадь определяется произведением с2тС2и · Теоретическая ок
ружная мощность при бесконечном числе лопаток N иоо соответ
ственно определяется .площадью треугольника абв. 

3. 1 .4.3. Действительные характеристики шнеко
центробежноrо насоса 

А. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ 

Ввиду неиз·бежных потерь, действительные характеристики 
насоса от.JJичают,ся от теор етических. Рассмо11рим действитель
ную н апорную характеристику насоса - зависимость напора Н 
от расхода Q через насос при постоянной частоте вращения. Дей
ствительный напор Н отличается от теоретичеокого на  величину 
гидравлических ,потерь :  Н = Нт-Lгидр ·пот ·  Характер изменения 
гидравлических потерь и Нт при изменении ра·схода Q опреде
ляет вид характеристики Н =f ( Q ) . Гидр авлические потери зави
сят от величины и напр авления ·скоростей при изменении р асхо
да Q .  

На  рис .  3.5 1  показав характер изменения гидравлических по 
тер ь  в насосе с разделе;нием их на потери в колесе Lн.ол и поте-
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ри в отводе Lотв · Р асчетный режим насоса Q11 располагается 
вблизи минимум а гидра влических потерь в насосе и в отводе. 

Потери в колесе возрастают с увеличением расхода ,  что объ
ясняется увеличением относительных скоростей в межлопаточ 
ных каналах колеса .  Потери в отводе имеют явно выраженный 

Cz u 
н · ��--r--r--.--r--т--, 1 
Нт;·�оо::-+--+---"""'"�t---+--+-� 

L отвi 
L кo.иit--+--+--пA-q--t--; 
LrндР..ПОТI----+---+--1----+--+-� 

Q 

Рис. 3.51 . З ависимость изменения гид
ра влических потерь в насосе от р ас

хода 

минимум по р асходу. В слу
ч ае отвода с лопаточным 
диффузором это связано 
с изменением угл а атаки 
(отклонением его от р асчет
ной величины) . При Q < Q11 
угод атаки имеет большие 
положительные значения,  а 
при Q > Qp - большие отри 
цательные значения:  потери 
в отводе будут больше , чем 
на р асчетном режиме (при 
р асчетном угле  атаки ) . 

Рассмотрим спир ал ь -
ный отвод. Потери в отводе 
находились бы на уровне 
миним альных, если бы ско
рость с2 н а выходе из колеса 
( скорость с2 можно з аме
нить ее составляющей с2и .  
так  как С2m � С2и ) изменя
л ась [см .  ур авнение (3 .  23 ) ] 
пропорцион ально р асходу Q ,  
т .  е . ,  если бы с увеличением Q 
скорость c2u увеличивал ась 
(прям ая 1 н а  рис.  3 .  52 ) . 

Однако колесо не обеспечивает такого з акона изменения c2u 
в зависимости от Q: в действительности с увеличением расхода 
закрутка c2u уменьшается ( �2л <90°) - прямая 2 на  рис. 3 .  52.  
Точка А пересечения прямых 1 и 2 соответствует расходу Qopt отв ,  
близкому к расчетному р асходу Qp. 

Закрутка на выходе из ·колеса c2u соответствует оптимальной 
для отвода .  При меньших р асходах ( Q < Qp) (см.  р ис .  3 .5 1 )  з а 
крутка C2u оказывается 1больше :необходимой для О'ГВОда : сече
ния отвода являются .перер асширенными. На режимах Q > Q11 
закрутка с2и становится меньше оптимальной для отвода :  сече
ния отвода для этих режимов заужены . 

Несоотве'Гствие скорости, создаваемой колесом , с�орости,  оп
тимальной для отвода ,  приводит к дополнительным потерям , в 
частности , tK лотерям на  смешение струй жидкости ,  поступающей 
из колеса со скоростью с2, со ·струями жидкости в отводе , имею 
щей скорость , опр еделяемую ·сеч�ниями отвода . 

Кроме этого, имеют место потери nр и  обтекании «ЯЗЬI:Ка» опи -
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р·ального отвода ка к еди.нич<Ной лоп атки .  При  Q < Qp обтека ние 
происходит с углом атаки, большим , а при Q > Qp - меньшим,  
чем р асчетный . Большие отрицательные углы ата,ки при  Q > Qp 

Q 

Рис.  3.52 . К определению оптим аJiьной закрутки по1 ока для 
отвода 

приводят к отрыву потока от «языка». Область отрыва распола
гается в диффузоре отвода ;  в этой области могут возникнуть 
кавитационные яв;ления (см.  работы [64] и [9 1 ] ) , приводящие к 
падению :напора и к. п . д. насоса при больших р ас�одах (Q > 
> Qp ) .  Та'к как режим работы колеса при кавитации в отводе не  
н аруш ается, то при этом не проис- t; oтr. 
ходит изменения мощности , потреб-

е,018 mi.n 
ляемой н асосом ,  по ср авнению 
с мощностью при отсутствии к ави
т ации в отводе. 

Несоответствие з акрутки ко-

1 3  

1 1  

g 

7 

5 

3 \. "' 

1 
1 

v 
j 

1 
/ 

v 

леса Cu2 закрутке, оптим альной для 
отвода,  приводит к н арушению кру
говой симметрии давлений и скоро
стей по окружности колеса на ре
жим ах, отличных от р асчетного. Н а  
режимах Q < Qp, как показыв ают 
исследов ания , колесо на соса  н ачи
н ает р аботать парци а.1ьно .  Жид
кость поступает из  колеса в отвод 
только н а  ч асти окружности колеса , 
прилегающей к «языку». Н а  осталь
ной дуге окружности р асход на 
пр авлен из отвода в колесо. Энер 
гия ,  по.!Jученн ая жидкостью в ко-

Рис.  3.53. З ависимость коэф
фициента потерь в спираль· 
н о м отводе от отношения 

tg a.2/tg а2р 

лесе, тр атится н а  вихреобр азов ания в отводе и при течении из 
отвода в колесо. Это приводит к появлению дополнительных 
потерь в насосе, н азван!iых тормозными (см. р азд. 3.  1 .  2 .  2 ) . 
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Исследования ( см .  работу [95] )  показ ыв а ют, что существует 
подобие в из менени и потерь  в отводе на режимах ,  отличных от 
расчетного. Условия входа в спиралЬiный отвод характеризуются 
направлением вектора а бсолютной екорости, определяе·мым та'Н 
rенсом угла : tga2 = c2m/C2u ·  Отклонение режима работы отвода 
от р асчетного будет характеризоваться отличием tga2 от р ас 
четного значения tga2p = (c2m/C2u ) p . Из рис .  3 .  53 видно , что при 
одинаковом _отклонении режима  от р асче11ного (рав'ные о11ноше
ния tga2/tga2p )  для отводов наблюда ются одинаковые отноше
ния коэффициента потерь к его значению, соответствующему 
расчет.ному режиму : 

�отв/�отв mln = idem. 

В дальнейшем мы используем это свойство спиральных отводов .  
Вычтем (при р азличных Q )  гидравлические потери в колесе 

и отводе из величины Нт : 

· Нт-Lкол-Lотв = Нт-Lгидр.пот = Н. (3 .  72 ) 

Тогда получим напорную хара,ктеристику насоса Н = f (Q) . Ха
рактер изменения Нт и Lгидр·пот в зависимости от величины рас
хода определяет вид ,кривой Н = f ( Q ) .  

Б. РА СЧЕТНОЕ ОПРЕДЕЛЕНИЕ НАПОРНОй 
ХА РА КТЕРИСТИКИ НА СОСА 

Для построения .н апор1ной характеристики надо определить 
теоретический н апор насоса Нт и гидравлические потери 'На ре
жимах, отличных от расчетного. Так как потери на этих режимах 
в на,стоящее время не могут быть �надежно определены расче
том, то для р асчета напорных характеристик проектируемых на 
сосов мож1но использовать обобщен\Ные характеристики выnол 
ненных насосов. Обобщение должно проводиться при помощи 
параметров, оказывающих ооновное влияние на  напорную харак ·  
теристику. Такие пара'метры назовем определяющими . 

Остановимся подробнее на  выборе определ яющих п арамет -
2 

ров .  Р азделим члены уравнения (3 .72 ) на  U2 . Получим 

Н = Н  т - Iотв - [кол · 
Потери в отводе определим из фо р мулы (3 .28 ) : 

7 =- �отn� (�)2 "' отв 2 u2 • 

(3 . 73) 

( 3 . 74) 

Коэффициент потерь �отв ,  имея в виду зависимость ,  приведеи 
ную ,на рис .  3 .53, можно nыразить следующим образом : 

�OTR 

f l 
С2т fЩ ] (3 . 7.5)  

Сото  m i n  (С2т/и2)р ' 

где �от в mln в среднем равно 0 ,2 ( см .  р аз д. 3 .  1 .  1 .  4 ) . 
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Подставив уравнение (3 .75 )  в выражение (3 . 74 ) , пол учи м 
(3 . 16 )  

Выразим потери в колесе в долях кинетической энергии ж ид·  
кости в относительном движении ·на  выходе из колеса : 

(3.  71) 

Коэффициент потерь в колесе �нол найдем из выражения для 
гидр авл ического к. л. д. на расчеТiном режиме : 

- l  LoтR . p + Lкол . р 1Jг . р - - Н т . р 
(3 . 78) 

Решая совместно уравнения ( 3 .76) , ( 3 .77)  и (3.78) , получим  
выражение для �нол .  После подстановки этого выражения в фор
мулу (3 .77) , з апишем :  

I.,. � н[: �(;,:);�,(:)']:>: [н ( :: )' - 2  ':: J ' ·  
u z t P  u 2  Р 

(3 . 79 ) 

Преобразуем выражение  (3 .73)  с ,помощью соотношений 
(3 .76) и (3 .79 ) . При этом  ввиду малости С2т будем считать, что 
c2 = c2u, и примем ,  что c 1 u = 0. Тогда напор насоса , отнесенный к 
расчетному, выразится следуюшим образо м :  

Н Н kz ( 1 - qp t) О ,  1 k� ( 1 - qp �У 
Нр 

-
Нр kzi'J r . p ( 1 - qp) 

[(kz - kz i'Jr . p) (1 - qp) - о ' 1 k; ( 1 - qp)2] r 1 -kz( 1 -qp) t) г 
kzi'J r . p ( 1 - qp) [ l - k2 ( 1 - qp)]2 

(3 .  80) 

Выражение (3 .80) показывает,  ч rо напорная характеристика 
в относительных координатах H/Hp = f ( Q/Qp) определяется па ·  

р аметр а м и  kz'llr . p • k2  и qP =(с2т ) ctg �2л · Пара метр k z 'llr.p зави-
и2 Р 

сит от относительного диаметра центробежного колеса на 
соса  lJI = D 1 /D2 (см . р азд. 3. 1 . 1 . 2 ) . С достаточной для рас
сматриваемого вопроса степенью точности можно считать (при 
данном qp ) , что kz тоже в ocнoBIHOi\1 определяется относительным 
диаметром 151 ( см .  разд.  3. 1 . 1 . 3 ) . 
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Таким образом ,  определяющими параметр ам и для напорных 
характеристик в координатах H/Hp-Q/Qp являются относитель
ный диаметр 151 и р асходный параметр насоса qp. Для насосов 
с 011носите.'IЬНЫМ диа метром 151 <0,55 параметры kzYJr·p и kz ме
няются в достаточно уз�ких предел ах ( �2л <90"') (см. разд. 3 . 1 . 1 .3 
и 3 . 1 . 1 .2 ) . Поэтому . для н апор:ных характеристик насосов с 
D1 <0,55 определя ющим пар аметром будет только расходный 
пара метр qp . 

н 

Нр 1, 'l 

1, 1 

1,0 

0, 9  

О, В 
0, 7 

-

,...... 

о 

r--г-

-f-"" 

o: z 0 4  

- 1р- О 
......... � 

O, 'l 
-1- _,0,4 

- � - -.  
� � ...... 

..... � ;:::- . 
к 

О б  0 8  1 0  I Z  _g_ 
Рис. 3.54. Обобщенные напорные характеристики на 

сосов 

Обобщение характеристик насосов с 151 <0,55 ( Re > 1 05 )  дает 
следующую формулу для расчета напорной хар актеристики : 

н;нр = 1 ,06 + 0,8qp ( 1 -
Q
� )- 0 ,296 (o . ss -Q� )

2
• (3 .  8 1 )  

Зависимость Н/Нр о т  Q/Qp при различных q p  приведена на  
рис. 3 .54 .  Для  .конкре11ного на·соса :коэффициент .напор а  ll про-
пордионален отношению H/ro2 , а .!{_ = Q!oo • Тогда из формулы 

Qp (Q joo)p 
(3 . 8 1 ) получим уравнение универсальной напорной харак
теристики tН асоса ,  т. е. з ависимости Н /ro2 от Q/ro : 

где 

!!_ = А + В  _g_ - С (.9...)2 , 
оо2 оо оо 
А =(0,97 + 0,8qp) (.!!.. ) ; оо2 р 

В =(0,325 - 0,8qp ) (HJw2)p/(QJw)p ;  
(н 2) · 

С =0,2S6 foo р • 

(Q f оо2)� 

(3 . 82) 

Из выражения ( 3 .82 ) 'ПОJiучим зависимость напор а насоса Н 
от расхода Q и угловой скор ости ro и уравнение напорной хар ак
теристики :насоса при ro = const : 

H = Aw2 + BQw - CQ2; 
H = a + bQ - cQ2, 

(3. _83 ) 
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где 
a = Aw2; b = Bw; с = С. ( 3 .  84) 

Из рис .  3.54 видно, что с увеличением ра сходного параметра 
qp угол наклона н апорной характеристики в р асчетной точке 
увеличивается .  С увеличением qp отношение Н/Нр возрастает в 
области Q/Qp < 1 и уменьшается в о бласти Q/Qp> 1 .  З ависи
мость (3 .8 1 )  позволяет проанализировать влияни е  геометриче
ских параметров насоса  на вид его напорной хар а ктеристики . 
Статическая устойчивость н а- , 
сосной системы питания ЖР Д lrt ( H/Hp) ]  
связ ана  с видом хар актери- а (  а;а р )  J v  
стики H = f ( Q ) , в частности , -a. z  
с ее  н аклоном ,  характеризую- _ 0 3  
щи м и нтенсивность изменения ' 
н апор а н асос а  с изменением - 0,4 
р асхода .  

Как было сказано выше, -o,s 

вид х ар актеристики опреде- - О. Б  
ляется р асходным п ар аметром 

r--.. 
Г"---........... 

0, 1 

....... !'-..... ...... 
.......... r--....... 

0. 2 о.з qp ( см .  рис .  3. 54 ) . Выр азив -0. 70 величины С2т р и и2 через п а
р аметры  н асоса, с учетом вы
р ажения (3 .  3 ) , получим з ави

Р ис. 3.55. Влияние р асходного п а р а 
метра на угол наклона напорной хар актеристики в р асчетной точке симость 

(3 . 85) 

Установив влияние н а  qp параметров, входящих в фор:мулу 
(3 .85) , можно проследить их  влияние на  вид напорной характе
ристики, руководствуясь графиком, приведеиным на рис. 3 .54 .  
При расчете !Насоса значения Qp и Нр бывают заданы .  Тогда mа
раметр qp будет возрастать с увеличением U> и 'l']г.р и с уменьше
нием ширины центро·бежного колеса Ь2 и угла �2л ·  Количество 
лопатоrк .косвенно, 'Через kz, влияет н а  qp. С увеличением числа 
лопаток величина  kz увеличивается , а также увеличивается и qp. 
В соответствии с влиянием qp на вид характеристики можно сде
л ать следующий вывод: уменьшение ь2 и �2л и увеличение U> , 'l']г.р 
и числ а  лопаток z увеличивают угол наклона нап01рной характе
р истики H = f ( Q )  в р асче11ной точке.  При  этом увеличивается 
напор насоса в области Q < Qp и уменьшается в области Q > Qp. 
Отметим , что качественная .ка1ртина  влияния геометрических па 
р аметров насоса н а  вид действителыной н апорной характеристи
ки совпадает с картиной влияния этих параметров на вид тео
ретичеокой напорной характеристики ( см .  разд. 3 . 1 .4 . 1 ) .  
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Изменяя в процессе расчета параметры Ь2, �2л ,  z и w, можно получить 
необходимый вид напорной характеристики насоса. Разберем этот вопрос бо
.1ее подробно. Для расчетной точки характеристики H = f ( Q )  можно записать: 

• d н ) r d ( * )1 н р 
1 dQ , , � d ( 

g.) 
,

-
Q-

p
. (3 . 86) 

Дифференцируя выражение (3.8 1 )  по Q/Qp и по.т1аrая  затем, что Q/Qp = 1 , 
по.1учим 

[d (H/Hp)l 
Q Q 

=- 0 ,8(0 , 33 + qp ) .  d ( 1 р )  р 
(3 . 87)  

о 20 чо 50 Ь2 "" 
1, 5 

2, о -
v 

/ 17 2,5 
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Рис. 3.56 . Пример влияния 
ширины лопатки на выходе 
из колеса на угол наклона 
напорной характеристики в 
расчетной точке (Нр = 
= 56 1 0  дж/кг ; Q = 80 л/сек; 

w = 1000 1 /сек; �2л = 22°) 
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Рис. 3.57. Пример влияния �2n на 
угол наклона напорной характери
стики в расчетной точке (Н Р = 
=56 1 0  дж/кг; Q=80 л/сек; w =  

= 1 000 1 /сек; Ь2= 14  .м.м) 

В графическом виде зависимость (3.87) приведена на рис. 3.55. Если 
необходимо спроектировать насос с заданным углом наклона н апорной хар ак
теристики в расчетной точке (dH/dQ) p , то надо по формуле (3. 86) определить [ d (H/H )1 
необходимое значение Р , а затем, с использованием зависимости 

d (Q 'Qp) !  р (3. 87) или графика, приведеиного на рис. 3. 55, следует определить необ
ходимое значение расходного параметра qp. 

Параметры насоса, обеспечивающие нужное значение qp, определятся из 
соотношения (3.85) . Практически можно варьировать величины Ь2 и �2л - Из
менение числа лопаток влияет н а  qp несущественно, угловая скорость обычно 
определяется из расчета насоса на  кавитацию, а гидравлический к. п .  д. стре
мятся получить м аксим альным в данных ус,1овиях. 

На рис. 3 .56 и 3.57 для примера  показано, в каких пределах можно влиять 
на yro.1 нак.1она напорной характеристики изменением Ь2 и �2 " .  
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В. ЗА ВИСИМОСТЬ К. П. Д. НА СОСА ОТ РА СХОДА 

Зависимость полного к. п .  д. н асоса 'I'Jн от расхода Q п р и  по
стоянной угловой с·корости ffi называется к. п. д . -характеристи
кой н асоса .  Чтобы исследовать зависимость пол,ного к .  п .  д .  от 
расхода ,  представим его в виде произведения ча·стных к. п.  д . :  

(3 . 88) 
При (Нулевом расходе (рис .  3 .58 )  1'Jг и меет значение ,  отличное 

от нуля,  так  как действительный напор при  это·м бою>ше нуля 
( см .  рис. 3 .  54 ) .  Режим м а ксимум а гидра влического к .  п .  д., из -з а  
уменьшения Н т .  н е  полностью 
совпадает с режим ом ( по рас -
ходу) минимальных гидр ав- w = c onst 

лических потерь для насосов ----------:.: 
с �2л <90° (см . рис .  3·. 51 ) .  

Дисковый к .  п .  д. [см . 
формулу (2 .239 ) ]  при нуле
вом р асходе низок ( см .  
рис .  3 .58) , так  как  внутрен
няя мощность Nвн определя
ется величиной утечек, а за 
трата мощности н а  диско
вые потери, включая мощ
ность гидр авлического тор 
можения, велика .  При уве
личении р а схода Q внутрен-
няя мощность увеличивает- Q 
ся, а потери  гидравлическо- Рис. 3.58. З а висимость коэффициентов го торможения уменьшают- полезного действия насоса от расхода 
ся, поэтому дисковый к .  п.  д. 
будет возрастать.  

Р асходный к.  п . д. 'I'Jp лри 1приближении р асхода через насос 
к нулевому значению стремится к нулю �см .  фор мулу (3.53 ) ], так 
как утечки Qy не р авны нулю.  Величина утечек при Q = O сос
тавляет весь расход через колесо .  По  мере увеличен ия р асхода 
величина 1'Jp возр астает ( С'М . рис. 3 .58) , та:к ка.к а бсолютная  ве
личин а  утечек остается ,шример1но постоянной или даже умень
шается в результа:те ум еньшения  заКJрутки c2u при увеличении  
Q ( �2л < 90°) . Механические потери не  зависят от  расхода , а м ощ
ность насоса увеличивается при возрастании расхода , поэтому 
механический к .  п .  д. 1'Jмех при увеличении Q возрастает ( см .  рис . 
3 .  58) . 

Полный к. п .  д . ,  оценивающий все ·потер и ,  пройдет ч ерез на 
чало координат f)н-Q и будет иметь м а:ксимум правее м акси му
ма гидравлического к .  п. д .  

Так как гидравлические 1потери 1н а режим ах, отличных от 
расчетного, в настоящее .время не  поддаются расчету, так  ж е  
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как и потери на  гидр авлическое тор можен ие , возникающие на 
режимах Q < Qp, то для расчета к. п .  д. -хар а:ктеристик следует 
использовать, как и в случае  напорных характеристик, резуль
таты обобщения характеристик выполненных насосов .  

В относительных координатах fJнffJн.p-Q/Qp к. п .  д. -характе
ристики ,н асосов с D1 <0,55 и �2л -<90° (R.е >  1 05) обобщаются по
линомом : 

� = 2,69 __Q_ - 2,65 (__Q_)2 + 1 ,22 (_g_ )з - 0 ,26 (..2.)4• ( 3 .  89) 
fJн . p Qp Qp Qp ,Qp 

В графическом виде эта зависимость представлена на  рис .  

� н  

Р,'-
8 

11;;"" 
О, 

о. б 

о, q 

о. 
,г 7 1/ 

..,. � t-1-. 1-- ./ "!'" 

v 
7 

/ 
1 

D.l О. Ч  0, 6  0,8 1,0 f, Z  Q/flp 

3 .59 . Из  формулы (3 .89) 
легко найти �равнение 
УiНИВерсаЛЬIНОЙ К .  'П .  д. -Ха
ра.ктерИСТИКИ насоса 

flн = f ( � ) и характерис
тики flн = f (Q) при w = 
const : 

Q ( Q ) 2  flн = А ---;:- - В -;:;- + 

+ С ( � )8 - D ( � у , 
Рис. 3. 59.  Обобщенная зависимость пол

ного к . п . д. насоса от расхода где 
(3 .  90) 

А =2 69 fJн .p · 
' (Q,'oo)p ' В = 2 , 65 

fJн.
p 

(Qf oo)� 
С = 1 22 � ;  D =0 26 ТJн.р ; ' (Q · <o)� ' (Q /oo)� 

'llн = aQ - bQ2 + сQЗ - dQ4' 
где a = Afw; b = Bfw2; c = Cfw3; d = Dfw4. 

Г. ДЕйСТВИТЕЛЬНАЯ МОЩНОСТНАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА 
НА СОСА 

(3 . 9 1 )  

Мощнос11ной хар а·ктеристикой 1н асоса �называется з ависимость 
потребляемой мощности Nн от расхода Q.  Мощнос11ная хар ак
теристика может быть определена по напорной хар актеристике 
и к .  п .  д . -характеристике. И;о.Iея в виду формулу (3 .63) для мощ
ности насоса ,  можно записать : 

246 

Nн (Q/Qp) (H/ Hp) 
N н . р ('1]н 1'11н . р) 



Используя это соотношение и соо'!'ношения (3 .85) и (3 .89 ) , пос
ле преобр азований 1получим 

Nн 
1 , 06 + О , 8qp ( 1 -б; ) - О ,296 (О , 55 - (Q/Qp))2 

Nн.р � 2 , 69 - 2 , 65 (Q { Qp) + 1 , 22 (Q/Qp)2 - 0 , 26 (Q/Qp)3 
(3 . 92) 

В nрафическом виде з ависимость (3 .92)  при  различных зна 
чениях q p  .цредставлена на  рис .  3 .60. В идно, что с увеличением 
qp угол наклона характеристики в относительных координатах 
уменьш ается . 

N н  
N н р 1, 1 

0, 9  
0, 7 

0,5 � 
о 

0,4  �2 
1-:::::: � � 
1--,_.. 

O, Z  

...-.� t::-
qp= O " � ::о--

--� � � 

1--v 

0,6 о, в 7, 0 1, 2 _g_ 
Q I'J  

Рис. 3 .60 . Обобщенные мо�цностные характеристики 
насосов 

Р анее отмечалось, что уменьшение величин Ь2 и �2Jr и увели 
чение w, ТJr.p и z приводят .к увеличению qp. Следовательно,  та
кое изменение указанных параметров ведет к уменьш ению угла 
наклона мощиостной характеристики в относительных координа
тах. Н аклон мощиостной хар актеристики Nн = f ( Q )  в р асчетной 

· точке мож1но характеризовать следующим образом : 

(dNн) = Nн . р [ d (NнfNн. p) ] 
• 

dQ р Qp d (Q/Qp) р 

[ d (Nн/Nн . р) 1 
При увеличении qp уменьшается , а м ощность 

d (Q/Qp) р 

насоса Nн увеличивается , так как уменьш ается полный 
к. п .  д. насоса ( Qp, Нр и ffi зада!Ны ) .  Од;нако для насосов с 
ns * >40 увеличение qp сопровождается уменьшением угла наклона 
мощноегной характеристики Nн = f ( Q ) .  

Д. ПОЛЕ ЭНЕРГЕТИЧЕСКИХ ХАРАКТЕРИСТИК НА СОСА 

В практике применения шнеко-'Центробежных насосов в сис
темах пита!Ния ЖР Д требуется знать зависимость напора и пол
ного к .  IП .  д.  насоса  от расхода в достаточно ш ироком диапазоне 
изменения частоты вращения насоса ffi. Поэтому насос следует 
характеризовать семейством кривых H = f(Q) и 1J = cp (Q) , т .  е .  
полем энергетических характеристик (рис. 3 .6 1 ) . 
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При изменении частоты вращения насоса u) будет меняться 
величина  критерия Re = ffiD � /v . В области Re> l 05 (см . разд. 
2 . 1 2 .2 )  Re не влияет на критерий Эйлера ll = H/uf ( автомодель
ная область по ll) , а при Re> 1 06 число Re практически не влия
ет на внутренний м ощиостной к.  п .  д. ТJ внN и м ощиостной критерий 
Nвн = Nвн/Qffi3D� ( а втомодельность по Т)внN и Nвн) . Поле харак
теристик может охватывать диапазон изменения ffi, при котором 
Re находится в автомодельной области . Тогда ( см .  разд. 2. 1 2 .2) 

Н· 10 " 2  ilжjlfe 

70 r-
- Рвх = 0. 611 то-' бар сек w2 ' 

г 
t- r-. - - -� = 0,2211 · 10 -' бар ·сск 2 r-r- J 

J 1 /  r-. r---.. 1/ 'IJ  = 0, 68 60 

j 1 1 f7 R o. 6s 

1/ 1 1 1/ /\ w=2500сек · '  
50 

-lt r-, t-.... 1/ \. v l/ О. §т !Уо,55 
...... 1 /г-.. r-. r-- v v / 

1 v r--1- / � ,/ '/ v 
� 

1 1 -� ...... v � 2000 
30 

l-...1 1 '-.... 1--' / � / v 
1"'- ' 1\ 7800 

1 r--. � � � v za 

\ r-.... j...o v f\14-00 :...к ' '""5 ><тоЛd 10 

2 6 8 10 12 14 16 18 20 Q лjсен 
Рис. 3.6 1 .  Поле энергетических характеристик насоса 

на подобных режимах н асоса Q/ffi = const будут сохраняться по
стоянными следующие соотношения : 

Н j(J)2 =const ; 
Nвн/(J)3 =const ; 
Тlвн N=const .  

(3 . 93) 

(3 . 94) 

Для подобiНых режимов Q/ffi = const с помощью выр ажения 
(3 .93)  получим H/Q2 = •const, т. е. линии  подобных режимов в 
координатах H-Q ·будут определяться пара болами. Параболы 
подобных режимов являются ли1ниями постоянных отношений 
Nвн/w3 и ТJвнN (рис .  3.62 ) . По пара1боле  !Напор н асоса Н изменя
ется пропорцио.нально w2 ,  а внутренняя мощность N вн - прооор 
ционалыно w3 [см .  соотношения (3.93 ) и (3 .94 )  ] . Если известны 
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значения Н и Nвн ;при какой-либо одной величине ro, то с помо
щью со011ношений (3 .93 ) и (3 .94 )  можiНо ·nолучить значения на
пора и БНУ11Ренней мощности , соответствующие другому значе
нию ч астоты вращения . 

При м алых частотах вращения критерий Re становится по 
величине меньше автомодельного по Nвн (ТJвнN ) ,  т .  е .  Re < l 06 •  
В этом случае  уже нельзя пренебрегать влиянием Re на  Nвн и 
Т]внN и нельзя считать, что н а  подобных режимах Q/w = const ве
л ичина Nвн rпропорционалЬIНа (1)3 . Из-за  вшшния  !\Ющности дис
кового трения ( влияние  Re 
на  коэффициент трения дис- н ка Стр.д) [см .  фор мулы  
(2 .202 ) и (3 .50) ] внутренняя 
;-,ющность будет уменьш ать-
ся с уменьшением ro медлен
нее ,  чем по кубу ч астоты вра
щения . Поэтому к.  п .  д. 
'l'] внN не будет оставать·ся 
при изменении ro по.стоян
ным на  подобных режимах, 
а будет 'Падать с уменьшени
ем ro.  В связи с этим в обла
сти малых ro кривые посто
янных Т] внN не  будут сов.па 
дать с параболами подобных 
режимов H/Q2 = const. 

Несовладение .кривых по- р 3 62  п б б ис. . . ара  олы подо ных режимов 
стояиных ПОЛ'Н Ы Х к.  П .  д. насоса 
'I'J .1 = const с параболами  по-
добных режимов будет еще 
большим , так как зависимость механических потерь в насосе от 
w тоже отличается от кубической : с уменьш ением ro механические 
потери уменьш аются медленнее, чем по кубу ro [см .  выражения 
(3 .  49) ' и (3 .  52) ]. Поэтому при уменьш ении ro на  подобных режи
м ах полный к .  п. д. 'l']н. как и внутренний м ощиостной к.  п .  д. Т]:внN, 
будет уменьшаться . Это будет приводить к тому, ч то в области 
м алых ro кривые постоянных полных к.  п. д .  будут иерееекать па
раболы подобных режимов (см . р ис. 3 .  6 1 ) .  

О11метим,  что ·в области очень м алых ro, когда критерий Re 
становится неавтомодельным по ll ( Re <  1 05) , на режимах 
Q/ro = ·const не  будет выдерживаться условие H/(J)2 = coпst и кри
вые H/Q2 = const не ·будут •кривыми подобных режимов . 

Опыт показывает, что для насосов ЖР Д, которым, как пра
вило ,  соответствуют большие числа Re и •м алая доля механиче
ских потерь в потребляемой мощности, можно считать. что кри
вые Т]н= const (N/ro3 = const) совпадают с параболами  подобных 
режимов H/Q2 = const в области изменения частоты вращения 
ro> (0,5--;-0,6) rop. Пр и  этом можно р ассчитать поле энергетиче-
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ских характеристик насосов ЖРД H =f(Q) И fJн = cp(Q) с помощью 
зависимостей ( 3 .84 )  и (3 .9 1 ) .  

Частq характеристики н асо.сов ЖР Д представляют в виде 
H/ro2 = f {Q/ro ) и fJн = <p {Q/ro)  ( рис .  3 .63) . Такие хар актеристи к и 
называют у;ниверсальными характеристиками ;  они не зависят от 
ча стоты вращения . Универсальные характеристики рассчитывают 

н 
w' 

Рис.  3.63. �·ниверсальные харак
теристики насоса 

по формулам  (3 .82 ) и (3 .90) . 
Иногда линии постоянных 

к .  п .  д .  f)н = coпst на  поле харак
теристик з а мыкаются в области 
больших ro и больших р асходов 
Q.  Снижение полного к. п .  д. на 
этих режимах  ( что графически 
означает з а мыкание линий по
стоянного к. п .  д.) следует объяс
нить возникновением на  этих ре 
жимах кавитационных явлений в 
насосе . В координатах H/ro2 -

Q/ro кавитация проявляется резким изменением характера про
текания н апорной характеристики и к. п .  д. -хар а ктеристики 
( пунктирные линии на рис. 3 .63 ; см.  также рис. 3 .6 1 ) .  

Наиболее надежно энергетические характеристики можно по
лучить опытным путем. О бычно для получения характеристик 
проводят испытания ,насоса ;на воде. Для насосов ЖР Д, потреб 
ляющих большИе мощности, з аслуживает внимания применение 
воздуха (и других газов ) в качестве модельного р абочего тела 
(см . работы [78, 80, 84] ) . При этом в связи с м алой плотностью 
воздуха достигается снижение в 80-+- 1 00 р аз мощности , потреб
ной для привода насоса [см .  формулу (3 .6>3 ) ] .  

Е. ПОЛНАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА НА СОСА 

Для рассмотрения отдельных задач совместной работы двух насосов или 
работы насоса в системе питания ЖР Д при переходных режимах требуется 
знать полную характеристику насоса, т .  е. характеристику во всех четырех 
квадрантах координат H-Q. 

На рис. 3.64 для примера представлена полная характеристика центро
бежного насоса . Буквами А , Б,  В обозначены основные режимы . . В каждом 
квадранте показано направление течения через насос. 

Ж. ВЛИЯНИЕ СПИРАЛЬНОГО ОТВ ОДА И ЦЕНТРОБЕЖНОГО 
КОЛЕСА НА ОПТИМАЛЬНЫЕ ПАРАМЕТРЫ НАСОСА 

При определенном расходе полный к. п. д. насоса 'll н достигает максиму
м а (см. рис. 3 .58) . Этот р асход называется оптимальным расходом насоса , 
режим работы на этом расходе - оптимальным режимом, а соответствующие 
параметры - оптимальными п араметрами насоса. Расчет насоса проводится 
на оптимальном режиме, поэтому этот режим при расчете насоса называется 
расчетным .  

П р и  доводке конкретного насоса может оказаться необходимым изменить 
оптимальные параметры насоса ( Qopt и Hopt) . Например, может оказаться 
необходимым повысить напор (при oo = const) или изменить величину опти
мального расхода . Изменение величины оптимального расхода потребуется в 
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том случае,  когда расход, на котором должен будет работать насос, окажется 
смещенным относительно оптим ального (например, в сторону больших рас
ходов) , что приведет к занижению к. п. д. насоса (см. рис. 3.58) . Опыт пока
зывает (см . работы [9 1 ] ,  [ 1 05] ) , что для того чтобы повысить напор и изменить 
оптим альный режим, нет необходимости заново проектировать насос. Доста-

н н %  у> ....... 
р + 200 у 1/l' н д 

Б � 
-

� �'t_ :._-'о о Б о,, 100 l'ii: lf ...> 
x:J !\ А � � 

� 

���zо�о��ю�огНнннн����ю�о�- +�zноо� 8 � � %  

ttt±±tt=ttttl±±и���+\1--1\+-JV � 

-100 

Напор 8 % от рас чеn1ноео при поста 
янноii ljeлoBoii скоро 
cmu 

� 
в 

Рис. 3.64. Полная характеристика центробежного 
насоса 

точно несколько изменить конструкцию насоса в период доводки . В зависи
мости от того, какие параметры насоса следует изменить, достаточно изменить 
центробежное колесо при неизменном отводе (D2 = const) или изменить отвод 
при том же колесе. Для того чтобы правильно определить, что именно надо 
изменять, следует знать, как влияют колесо и отвод на оnтимальные пара
�tетры насоса. 

Оптимальный режим (см . подраздел А в настоящем р азделе) определяет
ся точкой nересечения зависимости 

Q = k' C 2u , (3 . 95)  

соответствующей спир альному отводу, и зависимости для колеса 

C2u = ! (Q ) 
(см .  nрямые 1 и 2 на рис. 3.52), 

(3 . 96) 
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В развернутом виде выра жение (3 .96) получим из соотношения (3 .23) · 

Г2 2,.; ( �о / ' )  t g•2p ' Q = 2/3 -, ( 1 + е ) c 2u = k c2u • (3 . 97) 
R2 

где k' - постоянная величина для данного отвода. 
Зависимость (3.97) можно назвать характеристикой пропускной способ 

ностн отвода .  
За висимость ( 3.96) имеет следующий вид [см .  

C2u = kz и2- --- Q . 
(' ctg �2л ) 

nD2h2 / 

формулы (3.7) и (3.65) ] :  

(3 . 98) 

. При изменении Ь2, �2л и k, (D2 = const) закрутка С2 и [определяемая фор
мулой (3 .98 ) ] ,  создаваемая колесом,  будет изменяться. Поэтому прямая 2 на 
рис .  3 .52, соответствующая колесу, будет смещаться относительно начала ко
ординат ( с  увеличением Ь2, �2л и k, - от начала координат, см. прямые 2' и 2'' ) .  При неизменном отводе оптимальные точки будут находиться на пря· 
мой,  соответствующей данному отводу. Тогда м ожно записать: 

(3 . 99) 

В ыр азим (C2 u ) opt  через оптимальный напор ,  имея в виду, что Н = 
=C2ull2Т]г :  

Нор! 
( c2u)opt = _ __;:....__ U21Jr opt 

Подставляя с-оотношение (3. 100)  в (3.99) , получим 

Q npt 2k' Н opt Н opt - -- = k --
(1) D21Jr opt w2 w2 

(3 . 1 00) 

(3 . 10 1 ) 
Если изменения параметров колеса будут мало влиять на величину Т]г o p t ,  

то k (при  D2 = const) будет постоянной величиной для данного отвода ,  т .  е .  
k = coпst (для данного отвода) .  Тогда [см . формулу (3. 101 ) ]  изменения колеса 
при неизменном отводе приведут к смещению оптимального режима в коор· 
динатах H/ro2 - Q/ю по прямой, проходящей через начало координат. Опыт 
подтверждает этот вывод (см. работу [9 1 ] ) . 

На рис. 3.65 представлены энергетические характеристики вариантов на
соса, отличающихся друг от друга только центробежным колесом.  Колеса 
имеют разные величины Ь2•  Из рисунка видно, что оптимальные точки на на· 
порных характеристиках практически р асполагаются на одной прямой. К тем 
же результатам приводит изменение и других геометрических. параметров 
центробежного колеса ( �2л .  Р t л ,  z и т. п.) и шнека .  

Экспериментальные данные (см. рис. 3.65) показывают, что даже значи
тельное изменение параметров колеса м ало влияет на величину оптимального 
расхода, оказывая в основном влияние на напор. Поэтому увеличить напор 
насоса можно изменением параметров колеса при неизменном отводе. Как 
правило, изменяют h2 и �2л . 

Проведя прямую через начало координат Н - Q и оптим альную точку 
насоса со старым колесом, по потребному напору насоса с новым колесом 
найдем его оптим альную точку. Значения �2л и Ь2, при которых обеспечивает· 
ся нужный напор, определятся по величине напора . Для оптимальных точек 
выражение (3 . 1 00) с помощью (3.98) перепишем в виде 

252 

Hopt = U� kz1Jr opt ( 1 - Qopt ctg �2л ) · (3 .•102) 
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Подставляя в уравнение (3. 102) выражение (3 . 1 0 1 ) ,  получим связь по·  
требного напора с величинам и Ь2 и �2л :  

u�k
z"I'Jr opt Н opt = ___ k...:k:....

z
_"I'J

_:

r
_
o
_
pt

:....
C_t__"g �-

2л-

l + 
2л:Ь2 

(3 . 103) 

Теперь оставим колесо неизменным, а будем изменять отвод (D2 = const ) . 
С увеличением площади входа в конический диффузор отвода fз коэффициент 
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Рис. 3.65. Энергетические характеристики 
насосов, отличающихся друг от друга ши

риной центробежного колеса на выходе 

k' в выражении (3.97) возрастет и характеристика пропускной способности 
отвода приблизится к оси Q ( см.  прямую 3 на рис. 3.52) . При этом оптималь·  
ный расход будет возрастать (Q в > Q A ) ,  а величина c2 u и ,  следовательно, на 
пор будут уменьшаться. При изменении отвода оптимальные точки будут рас
полагаться на прямой, соответствующей данному колесу (см. рис. 3 .52) . 

В координатах Н - Q оптимальные точки также располагаются по пря 
мой [см . формулу (3. 102) ] .  Эоот вывод подтверждается экспериментальными 
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данными, представленными на рис. 3.66, где показаны характеристики вари
антов насоса, отличающихся друг от друга площадью входа в конпческий 
диффузор fз. Из рис. 3.66 видно, что изменением о rвода (fз )  можно достичь 
значительного изменения оптимального р асхода.  

Новая оптимальная точка найдется по прямой [см. формулу (3. 1 02 ) ] ,  со
ответствующей колесу, и необходимой величине Qop t . При этом kzТ]г o p t опре
делим по формуле (3 . 1 02) и оптимальным параметра м  насоса с исходным 
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Рис. 3.66. Энергетические характеристики н асосов,  отличающихся друг 
от друга площадью выхода из спирального сборника 

отводом .  Потребный расход Qop t определит герметические параметры отвода. 
Решая совместно выражения (3 . 101 ) и (3 . 1 02) , получим 

kr�wk z"IJг opt 
Qopt = k � • (3 . 104)  

k z "IJг opt ctg 2л 
1 + 2nb2 

По величине k [см . формулы (3.97) и (3. 1 0 1 ) ]  найдем необходимые гео
метрические параметр ы  (fз и а2р ) .  

При изменении колеса или отвода новое значение оптимального к. п .  д. 
можно оценить с помощью выражений (3.6 1 )  и (3 .62) , используя опытное 
значение kxt]г op t , найденное по пар аметр ам оптимального режим а исходного 
варианта н асоса. Энергетические характеристики рассчитываются с использо
ванием зависимостей ( 3.82) и (3.90) . 

Мы рассмотрели вопрос о том, как можно повысить напор изменением 
только колеса при доводке насоса. В практике может потребоваться умень
шить напор насоса (при ffi = const) . Этого можно достигнуть, уменьшая ь� 
или �2л при D2 = const [см . формулу (3. 1 03) ] .  Но еще проще можно умень· 
шить напор подрезкой колеса, т .  е. уменьшением его диаметра D2. Пр и  под
резке колеса увеличивается пространство между колесом и отводом, а сле
довательно, изменяется характер потока, поступающего в отвод. Пропускнан 
способность отвода при этом изменится [изменится коэффициент k в уравне
нии ( 3. 1 0 1 ) ] . Поэтому при подрезке колеса нельзя определять напор по фор· 
муле (3 . 1 03 ) . 
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Эксnериментальные данные nоказывают, ч1о nри уменьшении диаметр а 
колеса до -8-+- 1 0 %  оnтимальный к. n. д. nрактически остается н еизменным,  
а оnтимальный наnор уменьшается nроnорционально квадрату диаметра : 

' D2 
( ' ) 2 

Hopt= Hopt 
D2 

(3 . 1 05)  

При этом оnтимальный расход будет изменяться nропорционально диа· 
метру в первой степени :  

( 3 .  1 06 )  

где штрихом отмечены параметры, соответствующие уменьшенному диамет
ру D �· Такое изменение расхода можно объяснить следующим образом . Опти· 
мальиый напор можно записать в виде (3 . 1 02 ) . Тогда 

Н opt оо2 ( 2Qopt 
) D� = kz'Yir opt 4 1 - nD2bzwD2 c

tg �2л ; (3 . 1 07 ) 

H�pt , , <u2 ( 2Q�p t , ) 
D;2 = kz'Yiг opt 4 1 - nD;ь;·"D; ctg �2л • (3 . 1 08) 

Так как левые части ур авнений (3. 1 07) и (3. 1 08)  р авны [см . выражение 
( 3. 1 05) ] , 'ГО равны и их правые части. Имея в виду, что к.  п .  д. не изменяется 
(nодрезка колеса не nревышает 8+10% ) ,  можно заключить, что kzf\r op t= 

= k:Тj� opt • 
Поэтому 

Q�pt , Qopt 
D' ь ' D ' ctg �2л = 

D Ь D ctg �2л ·  
1t 2 2"' 2 1t 2 2"' 2 

(3 . 1 09) 

Так как меридиональное сечение центробежного колеса сужается к вы· 
ходу, то с уменьшением диаметра D2 будет увеличиваться Ь2• Поэтому можно 
принять, что площадь выхода из колеса при его подрезке останется постоян-
ной, т. е.  nD�b2= nD2b2 • При малой подрезке колеса м ало изменится и 
угол н а  выходе (�;л :::::: �2., ) . Тогда из уравнения (3. 109) получим выражение 

(3. 106) . С помощью выражения (3. 105) по необходимой величине H�pt можно 

определить нужный диаметр n; . Зависимости (3. 1 05) и (3. 1 06) справедливы 
не только для оптимальных, но и для других режимов .  Следовательно, с их 
помощью м ожно найти напорную характеристику насоса Н = f ( Q) и при 
меньшем диаметре n; . 1(. п .  д. , как уже говорилось, можно принять неизмен· 
ным, если подрезка колеса не превышает 8+ 1 0 % .  

3. О ВЫБОРЕ РАСЧЕТНОГО РА СХОДА ШНЕ!(О-ЦЕНТРОБЕЖНОГО 
НАСОСА ПРИ МАЛЫХ n,* 

Как правило, при расчете насоса стремятся совместить заданный режим 
его р аботы Qз а д а н  с его оптимальным р ежимом : Qза д а н = Qр .  Однако опыт 
nоказывает (см. работу [9 1 }) , что в некоторых случаях (малые n, )  для по
лучения м аксимально возможного к. п .  д. насоса целесообразно р ассчитать 
н асос н а  расход больше заданного : Qр > Qэ а д а н . 

Из рис. 3 .67 видно, что при определенном смещении расчетного расхода 
от заданного в сторону больших расходов, в данном случае при Qp =  1 ,6Qз а д а н  
(штрих-пунктирная линия) , на

. 
заданном режиме достигается больший к .  п .  д. , 
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ч е м  при равенстве р асчетного и заданного расходов. Этот выигрыш в к. n. д. 
объясняется тем, что на заданном режиме гидравли11еский к. n. д. насоса, рас
считанного на больший, чем заданный расход, будет больше, чем в расчет
ной т очке, так как максимальной величине гидравлического к .  п .  д .  соответ
ствует р ас ход, меньший р асчетного (см. р ис . 3.58) . 
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.. Рис. 3. 67. Характеристики насоса с n8 задан =30 при различных расчетных 
расходах:  

- Q р/Qзадан = l ;  - - - Q р/Qзадан =0,9 ;  - · - - Q р/Qз а дан -l , б; 
- · · - - Q р/Qзадан=2• 3 

При большем гидравлическом к. п. д. требуется меньший диаметр колеса 
D2 для обеспечения з аданного напора Нзадан  на режиме Qз а д а ,. .  А это, в св ою 
очередь, ведет к увеличению полного к. п. д. насоса в результате уменьшения 
потерь на трение колеса о жидкость [см . формулу (2.202) ] .  Естественно, что 
это увеличение к. п. д. будет больше для насосов с малыми п: за �а н  и больш и
ми значениями расходного параметр а qза д а н ,  в которых потери на трение 
колеса велики (см. рис .  3 .36 ) . 

Для определения оптимальной величины смещения расчетного режим а 
от заданного в сторону больших расходов можно поступить следуюшим об
разом.  Надо задаться несколькими значениям и о гношения р а сходо в 
Qза д а н/Qр , для каждого из которых по формуле (3.8 1 )  можно определить 
отношение Нза д ан/Нр . Это отношение· позволяет определить величину коэф
фициента быстроходности н асоса на расчетном режиме по величине , соответ
ствующей заданной :  
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nsp ·= ns з адан 3/4 (Н р/ Н задан) 

(3 . 1 10) 



По величине п:Р , выбранной величине Чза да н  = qp и известной из расчета 
насоса на кавитацию величине Kn o определим с nимощью формулы (3 .62) и 
за висимостей, приведеиных на рис. 3.38-3.40, значение к. п. д. на расчетном 
режиме Т} н .  Р· В еличину Т} н .  р используем для определения к.  n. д. на заданном 
режиме 1J� .эадан · Для этого воспользуемся формулой (3.89) . Отношение 

тl� . зада н 11J н . за д а н (Т} н. з а д а н - к. п .  д.  при Qp = Qза да н ) будет характеризовать 
выигрыш в к. п. д. при смещении оптимального режима .  Отношение 
Qр/Qза д а н ,  при котором 1J�.задан11J н . з а д а н  достигает м аксимума,  является оп
т имальным . Проведеиные таким образом р асчеты для Kn0 = 5,2+6,5 
(рис. 3.68) п оказывают, что практически целесообразно рассчитывать насос 
на расход, больший, чем заданный, начиная с коэффициента быстроходности n; з адан = 40+60 и меньше. Такие значения коэффициента быстроходности 
соответствуют насосам ЖР Д. В частности, дополнительные насосы, nодаю
щие компоненты в газогенератор двигателей с nредкамерной турбиной, име-,. 
ют значения n s • • д а н = 1 0+20. 

Расчет насоса на р асход, больший, чем заданный, nозволяет, кроме того, 
увеличить ширину колеса Ь2 при малом заданном расходе, что уменьшает 
гидравлические потери, так как исключается возможность смыкания погранич
ных слоев у nокрывных дисков .  Большая ширина облегчает изготовление ко
леса.  

3.2. О С Е В Ы Е  НАСОСЫ 

3.2. 1 .  СХЕМА УСТРО И СТВА ОСЕВЫХ Н АСОСОВ 

Осевые насосы, как правило, обладают малым на1пором я 
одной сту.пени, но способны перекачивать большие расходы. В 
р азд. 3 . 1 было рассмотрено применение осевых колес в качестве 
преднасосов. В отдельных случаях осевой насос ·может быть ис
пользован и в качестве самостоятельного 'подкачивающего на
соса , устанавливаемого непосредственно в баке или в близи бака 
(см .  р азд. 3 .3 .8) . Он имеет автоном:ный привод и называется 
бустерНЫМ IН а·СОСОМ .  

П р и  использовании водорода в .качестве горючего требуется 
перекачивать большие объемные р асходы даже при сравнитель
но малых м ассовых р асходах.  Для этой цели могут быть исполь
зованы многоступенчатые осевые насосы. Например , в дви
гателе J-2 (см . рис. 1 . 1 3 ) для 1перекачки жид:кого водорода при
меняется семиступенчатый осевой насос, созда ющий давление 
85 · 1 05 н/.м2 при Q = 500 л/сек и ro = 2800 1/сек ( см .  р аботу [30]) . 

Основные положения, отно·сящиеся к осевому на.сосу, разбе
рем на примере сrупени,  выполненной в виде отдельного агрега
та .  Схема такого насоса приведена на  рис .  3.69. 

В общем случае входное устройство ·н асоса состоит из подво
да и направляющего аппарата .  Подвод - входной патрубок, 
конструктивно выполняемый а!Налогично подводам  центробеж,но
го насоса ( см . рис .  3 .2 ) ; н а  рис. 3 .69 подвод не изображен. На 
правляющий аппарат а н а  рис .  3 . 69  представляет собой лопаточ
ную решетку, обеспечивающую заданное н апр авление скорости 
на входе в р абочее колесо б. Н апр авляющий апп ар ат на входе 
:-.южет и отсутствовать.  В· системах питания ЖРД установка 
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на1правляющего аппарата на  входе в насос, как правило, неже
лательна ,  так как отклонение потока свя з а н о  с р о сто �I скорости 
и уменьшением статического давления ; ·Кроые того, статическое 
давление падает вследствие потерь .при обтекании напр авляю
щих лопаток. Возможность возникновения к а в и т ационных явле

ний на  входе в насос при этом увеличивается .  
Осевой насос для повышения антикавитационных качеств 

также может иметь сту
пень с высоким и  антика
витационными качества 
ми ,  в частности ,  ш нек ( см .  
ра боты { 1 1 3, 30] и рис.  
1 . 1 3 ) .  В этом случае  шве
ковое колесо будет коле
сом первой ступени осе
вого насоса .  

В случае многоступен
чатого осевого насоса  
роль  направляющего а п
парат а  на  входе в рабо
чее колесо играет выход
ной спрямJiяющий аппа
рат  предыдущей ступени. 
Поэтому схему, приве
деиную на  рис. 3 .69,  мож
но р а ссматривать также 
как схему промежуточ
ной ступени м ногосту
пенчатого осевого насоса . 

В общем случае  в на 
правляющем аппарате 
происходит разгон пото
ка и изменение его на 
правления . О бщий вид 
изменения параметров 

з 

о 

Рис. 3.69. Схем а осевого насоса и изме-
нение параметров потока по длине про

точноii части 

потока по длине направляющего аппарата - дав"1ения р, скоро
сти с, поJiного давления жидкости р* - показа н  на  рис.  3 .69. 
Полное давление жидкости будет п адать из -за  наличия потерь .  

Р а бочее колесо 6 представляет собой решетку лопаток ,  ук
репленную на вращающемся в алу. В ·ра бочем колесе к жидко
сти подводится энергия - величина  полного давления р* растет; 
как правило, и скорость, и давление р тоже растут ( см .  рис. 3 . 69 ) . 
На выходе из рабочего кuлеса ставится лоnаточная реш етка в, в 
которой скорос�ая энергия частично tПреобр азуется в давление.  
Снижение скорости в выходном направляющем апп ар ате до.сти
гается путем у•меньшения окружной, а иногда и осевой состав
ляющих ·скорости . Лопаточную ·р ешетку выходного направдяю
щего аппарата часто :н�зывают спрямдяющим аппар атом .  В 
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многоступенчатом насосе опрямляющий аппарат предыдущей 
ступени играет роль направляющего а:[]па р ата последующей сту
пени .  Таким обр азом , по длине оПiрямляющей решетки скорость 
будет падать, а давление р асти .  Энергия жидкости (полное  дав
ление) будет -падать из-за :н аличия гидравлических потерь .  Та
кая решетка игр ает роль диффузорнаго устройства .  

Осевой насос может не иметь специального отвода . После 
спрям.1ения потока в лопаточ�Ной диффузОР.НОЙ решетке поток из 
корпуса насоса может переходить непосредственно в трубопро
вод или  в следующую ступень. 

В отде.1ьных случаях, eCJl И  поток имеет большую скорость 
(большую закрутку) , которую трудно преобразовать в энергию 
давления в осевой лопаточной решет.ке с малыми потерями ,  мо
гут быть использованы отводящие ус11ройства в виде •спирально
го сборника и коническота диффузор а ,  как  у шнеко-центробеж
ного насоса .  

3.2.2. ТЕОРЕТ И Ч Е С I( И А НА П О Р  И О П РЕДЕЛ Е Н И Е  
ПАРАМЕТ РОВ ЭЛ ЕМЕ НТА Р Н О й  О С ЕВО й СТУ П Е Н И  

В настоящем разделе будем ра с-сматр ивать осевые решетки 
единичной длины.  Такие решетки образуют элементарную осе
вую сту;пень, т. е. ступень, в которой можно пренебречь измене
нием параметров жидкости по высоте. На р ис .  3 .70 :показаны па 

\ \ ' 

Рис. 3.70. Изменение параметров потока 
и треуго.1 ьнпки скоростей для элемен

тарной  осевой ступени насоса 

раметры и изобр ажены тре
угольники скоростей элемен
тарной осевой ступени на 
соса .  

Теоретический напор [см .  
формулы (2 .3 1 )  и (2 .59 ) ] т а 
кой осевой ступени подсчи
тывается по формуле 

Hт = U ( C2u - Ci u ) = 

= U (W2u-W iu ) . (3. 1 1 1 ) 
В водородных насосах 

от ступени необходимо по
лучить максимальный н апор 
и целесообразно предельно 
увеличивать окружную ско 

рость лопаток, для чего лопатки располагают н а  больших ра 
диусах, т .  е .  применяют большое втулочное отношение. Высота 
лопатки, как правило, получается небольшой - иногда доходит 
ДО 8-;- 1 0 .ММ. 

Для увел ичения папор:ности целесообразно выбирать макси
м альные углы :поворота потока и большую густоту ( Ьл/tл > 1 ) .  
Для выбора параметров осевых решеток н асосов в качестве пер-
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во:rо при б.1ижения моi!шо использовать опыт комнрессоростро
ения. 

Обобщение опытных данных по результатам продувок ком
прессорных решеток позволило получить ·связь между допусти
м ой величиной угла поворота потока в решетке .1\ � = �2-� 1 , густо
той решетки b .-rltл и выход-
ным углом �2 при угле атаки .А �о 
i = ± 5° (рис .  3. 7 1 ) .  1 

50 Ограничение угла пово
рота по11ока в компрессор-
ной решетке связано с по- 45 

явлением отрыва погранич- 110 
нога слоя от поверхности 
лопаток. Увеличение густо- i35 
ты решетки приводит к :ш 
уменьшению разности дав
лений н а  вогнутой и выпук- 25 
лой сторонах лопатки и по
зволяет увеличить допускае- 2.0 
мую степень диффузорпасти l5 
и угол поворота потока .  По-
тери на трение соответствен- 10 
но будут увеличиваться.  

5 

о 

",_� .., .".  .". .".  
:::-

� <'v' 

/''� .... � 
��v/ ,y 

'�'/ / 

/ �  �//;'fj, ��� 
� !/./� i_P /'о\\ 

� � v / 
� � � / v 

� � / 
v Учет конечного числа  ло

паток может быть произве
ден путем вычисления угла 
отставания б ( см .  рис .  2 .54) . 
Величина угла отставания б 
в компрессорных решетках 
(диффузорных) обычно рав
на З...;-5° и вычисляется по 

ю г о  J o  чо s o  во 10 во по Pz 
Рис. 3.7 1 .  Зависимость допустимого уг
ла поворота потока в реUiетке от угла 
потока на  выходе и относительного Uia-

ra реUiетки 

эмпирическим формулам .  Например ,  в работе [54] приводится 
следующая формула для угла отставания : 

о ,23 (2В1)2 - о ,оо2 �; л + о , 1 8  

_!_ Jl Ьлf tл - 0 ,002 
6 

где в1 - расстояние по хорде от передней кромки до точки, 
соответствующей ,м аксим альной �стреле IП'рогиба средней линии, 
о11несенное к длине хорды;  

В - угол изгиба  профv.ля : 6 =[ 1 80°- ( � 1 л + �2л ) 0] ; 

Ьл - длина хорды ; 
tл - ш аг решетки. 

Для редких решеток ( Ь лltл < 1 )  подсчет Н т часто проводят 
исходя из подъемной силы  профиля,  т. е. исходя из теоремы 
Н .  Е .  Жуковакого ( см .  р авд. 2.7 .2 ) . 
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3.2.3.  Э Н Е Р Г ЕТ И Ч ЕСК И Е  ХАРАКТ Е Р И СТ И К И  ОСЕВЫХ НАСОСОВ 

3.2.3. 1 .  Общие положения 

На рис. 3 . 54 изображено изменение характеристики насосов 
с р азличными расходными параметрами  qp для р а·счетного ре
жима .  Линии для qp> 0,4 пойдут :круче, что хар актерно для диа 
гон альных и осевых :на сосов .  Для этих ·н асосов характерно рез
кое увеличение напора :при  у•меньшении расхода по сравнению 
с р асче'11Ным и резкое :падение н апора при увеличении расхода .  

Н а  рис.  3 .  72 приведены характеристики осевого н асоса 

� н  
� н  Р 
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0,6 0,8 1,0 T 'l Q 
. Q p  

Рис.  3.72. Энергетические характеристики осевого 
насоса в относительных координатах 

в безразмерных параметр ах.  Перегиб  :кривой напора в левой 
ча·сти характеристики характерен для осевых насосов и комп
рессоров и объясняется возникновением на этих peжи!llfax вихре
вых зон . 

Мощность осевых насосов резко возрастает при  уменьшении 
расхода.  Это rсвязано с появлением отрывных вихревых зон и за
тратой •мощности на «гидравлическое торможение» (см . р азд. 
3. 1 .2 .2) . . 

Р ассмотри м  более подробно напорную характеристику шне
кового осевого насоса . Зная эту характеристику, можно оценить 
параметры шнекового насоса в случае его применения в каче
стве самостоятельного бустерного на·соса .  
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При совместной р а боте шнека с центробежным колесом 
( шнеко-центробе.>юный :н асос ) центробежное колесо влияет на  
р а·боту стоящей перед ним  осевой ·сту:пени ( см .  разд. 2 . H . l .4 ) , 
поэтому характеристики изолированного швекового насоса бу
дут отлич аться от характеристик шнека при его совместной ра 
боте · С  центробежным колесом.  Это отличие объясняеТ'ся в основ
ном тем , что величины р асчет,ного диаметра для отдельно сто
ящего шнека и для шнека,  стоящего перед центробежным коле
сом, раз.1ичны [см .  формулы (2. 1 67 ) и (2. 1 68) ]. Шнековые наQО
сы, применяемые в ЖР Д,  имеют 1большую густоту реше-гки .  По
этому влиянием ·конечного числа лопаток можно ,пренебречь, 
Т .  е .  М ОЖНО 1ПрИ1НЯТЬ 

Нт = Нтсо• 

3.2.3.2 . Теоретическая характеристика швекового насоса 
постоянного шага 

Теоретический напор шнека постоянного шага [см. формулу (2. 1 69) ] запи
шется в виде 

2 ( C 2z ) Н т = ир 1 - --;;;- ctg �л . р • 

Выразим Нт через расход Q и геометрические параметры шнека . 
Величину с2, легко определить из следующих соотношений : 

llp z _ __;, __ 

s i n  �л . р 
где 6р - толщина лопатки на расчетном диаметре (см.  рис. 2.62) . 

Преобразуя это выражение, получим 

Учитывая,  что 

s 
tg �л . p = -

D 
• 

3t р 

(3 . 1 12) 

(3 . 1 13) 

(3 . 1 14) 

вырази м  окончательно Н т [см формулу (3. 1 1 2 ) ]  чер ез геометрические пара-
метры шнека : , 

UpQзtDp 
Н т = и�- ___ __;, _ _.;; ___ _ 

shл (nDcp - z ilp ) 
s in �л . р 

Исследуем это выражение : 

при Q = 0  

(� . 1 15) 
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при Н7 = 0 

shл (nDcp- z -.-�-=-Р--) <и 
S IП �л . р  

(3 . 1 1 6) 

Из этих соотношений следует, что теоретическая характеристика шнеко
вого осевого насоса представляет собой в координатах Н т - Q прямую ли-
нию, отсекающую по оси ординат отрезок, пропорциональный и� , а по оси 
абсцисс - отрезок, пропорциональный выражению (3 . 1 1 6 )  '(рис. 3.73) . 

Чем больше угол винтовой линии �" - р, тем более полого идет характе
ристика. При увеличении частоты вращения величи1-1а  теоретического напора  
Нт Q - о будет возрастать быстрее, чем Qнт = о• и теоретическая характеристи
ка nройдет круче. 

При уменьшении расхода угол атаки увеличивается, при увеличении рас
хода угол атаки уменьшается, при нулевом угле атаки теоретический напор 
Нт р авен нулю (Q = Qн т=О ) .  Эту характеристику можно также рассматри
вать как  зависимость Hт = f (Qp) для серий шнеков с разными расчетными 
расходами. 

3.2.3.3. Действител ьные характеристики швекового насоса 

Анализ экспериментальных напорных характеристик шнековых насосов 
показал, что большинство из них имеет вид прямой линии (см. работу [47] ) . 
Следовательно, для построения характеристики достаточно знать две рас
четные точки. Первая расчетная точка выбирается при нулевом расходе. Бу
дем полагать Но = kНт Q = o, где k = 'f]rkz - опытный коэффициент (k = 

=0,45+0,58) . 

Вторая точка характеристики определится для режима Н т = 0, т. е. для 
режима нулевого угла атаки. Затрата энергии на течение жидкости через 
колесо будет определяться затратой энергии на трение жидкости о стенки 
колеса (обтекание пластин с нулевым углом атаки) . 

Потеря энергии на трение [см. формулу (2. 1 98) ]  найдется по выраже-
нию i i .a l  

Ьл . ср s2 
Lгидр . nот = А -- -2- , Dr � 

где Ь п .  е р - длина лопатки на среднем диаметре; 
Dr - гидр авлический диаметр : 

(3, 1 17) 

(3 . 1 1 8) 

:tDcp - z ( 8cpjs in �л . ср) 
здесь аср = s in �л . ер - ш ирина канала на среднем диа-

z метре; 
h л  - высота лопатки.  

Относительная скорость в межлопаточном канале колеса на режиме 
Q н  т=О сохраняет постоянное значение : 

Qнт=О w = --- . 
hлacpz 

Коэффициент сопротиБ.Jiения "- принимается в пределах 0,04-+0,05 (см. 
работу [47] ) . Отложив от оси абсцисс вниз величину Lrи11.p . п о т ,  найдем вто
рую точку характеристики (см. рис. 3. 73) . Соединив обе точки, получим рас
четную действительную характеристику шнекового колеса. 
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Действительная опытная характеристика шнековых осевых колес близка 
к прямой (рис. 3.74) . Иногда хар актеристика насоса со шнековым колесом 
имеет характерный для осевых насосов излом при q � 0,5 (см. рис. 3.74) , свя
занный с появлением на выходе из шнека обратных токов у втулки. 
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Рис. 3.75. Действительные энергетические характеристики шнеко
вого насоса 

На  рис.  3.75 показана зависимость к. п. д. шнека от расхода (см. рабо
ту [47] ) ,  полученная при испытании отдельного шнека со спиральным отво
дом,  т. е. с учетом потерь в отводе. 

С помощью полученных выше соотношений можно приближенно опре
делить напорную характеристику шнека перемениого шага. Для этого доста 
точно положить 

�л . р = �2л. р ; �л . ср = �2л . ср И S = S2 . 

3.3. I(А В ИТАЦ И Я В НАСОСАХ ЖРД 

3.3. 1 .  О С Н О В Н Ы Е  П О Н Я Т И Я  

Кавитация - это процесс нарушения сплошности потока 
жидкости в зоне пониженнаго давления, заключающийся в об.:
разовании полостей, наполненных паром и выделившимся иЗ 
жидкости газом. В области 1i1ониженных давлений возникают 
растягивающие напряжения , которые 1приводят к р азрыву жид
кости. О бразуются полости - кавитационные каверны, которые 
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заполняются парами  жидкости и выделяющимся из жидкости 
растворенным в ней газом .  

Во31никновение и р азвитие 'Кавитации в жидкости связано с 
наличием так называемых «ядер кавитации» .  Физически чистая 
и однородная жидкость, свободная  от «ядер кавитации» ,  воспри
нимает значительные р а,стягивающие н апряжения .  В техниче
ских жидкостях всегда имеются «ядр а  кавитации» ,  и под воздей
ствием р астягивающих 'Напряжений возникают кавитацион!Ные 
явления . «Ядр а кавитации» являются теми слабыми точками ,  в 
которых наруш ает.ся проч:ность жидкости и где возникают кави
тационные явления .  

Согл асно наиболее вероятной гипотезе (см . р аботу [88] ) , ядр а 
кавитации пред,ставляют собой rнерастворенные газовые включе
ния, в том числе, в пор ах и трещинах микроча�стиц, взвешенных 
В ЖИДКОСТИ. 

На развитие кавитации в жидкостях влияет также количе
ство р астворенных и свободных газов ,  выделяющихся в облас
тях понижениого давления и уменьшающих о бъемную проч
ность жидкости (газовая кавитация ) . При н аличии двухфазной 
среды сил&но ,падает величина окорасти звука и ,кризисы, имею
щие место rпри  кавитационных течениях (ограничение расхода ) ,  
могут являтЬtся кризисами зв)llковых течений: .  Кроме того , на сте
пень развития кавитации rмогут влиять термодинамические свой
ства жидкостей ( см .  далее разд. 3 .3 .4 ) . 

Попадая в область более высоких давлений, каверны «з ахло
пываются»,  так каrк газы частиЧJно растворяются, а пар конден
сируется .  З ахлопывание ,каверн вызывает ·мес�ный гидр авличе
ский удар ,  по :некоторым теориям - �кумулятивный , который мо
жет rприводить к разрушению ( кавитационная эрозия) м атери 
ала стенок ·каналов.  

В озни�новение кавита ции ,приводит к двум основным отрица
телыным последствиям для гидр авлических машин :  

1 )  к срыву режима работы машины, т .  е .  к резкому сниже
нию ос.новных выходных параметров - Н, Q и 'У\н ( рис. 3 .76 ) ; 

2) 'К эрозионному р азрушению р а'бочего колеса машины 
обычно� при  длительной р аботе н а  кавитационном режиме.  

В насосах кавитация возникает 'при давлении перед входо�1 
в насос, существеnво превышающем давление параобразования 
при данной температуре  жидкости.  Э то означает, что область 
м инимальноw давления раопола'гается внутри проточной части 
на�соса . П адение  давления внутр и  насоса (по сравнению с вход
ным давлением )  прежде всего связано с обтеканием входных 
кромок лопаток. При  о бтекани и  лопаток, ,как и при  обтекании 
любого профиля, образуется об.,•шсть пониженнога давления .  
Пр и положителЬtных углах ата:ки ,  обычных для насосов, область 
понижениого давления возникает с :нер а бочей стороны входной 
части лопаток ( рис .  3.7/о и 3 .78) .  
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Н а  рис . 3 .79 приведены кривые распределения давления по 
спинке крылового профиля при р азличных давлениях перед про -

филе:-.! р1 ( сы .  ра боту [88] ) . Кривая Pr - Рн = оо  соответствует 
�·� о -

' 2 
больши:\1 давлен ия м  р 1  на  входе, при  котор ых кавитация отсут
ствует. С уменьшением давления р1 уменьш ается абсолютная ве-

/ ОС::::: Рсул е ркав Рсрв  

1 1 1 1 
1 -
1 

Ркр 
а )  

8) 

Ркав 

н 

Р"ав  Рв х 
О )  

Рис. 3.76. Срывные кавитационные 
характеристики, типичные для : 

а-шнеко-центробежных на�осов; б-цент
робежных насосов ;  в-осевых насосов 

личина минимального давления на  опИ!нке. При определен ном 
значении р 1  минимальное давление достигает упругости паров 
Р п  и возникает кавитация .  Так как давление не может упасть 
н иже Рп,  то при дальнейшем уменьшении р 1  все большая ча сть 
спинки заним ается о бластью с давлением упругости паров. Это 
ведет к перестройке эпюры давления на •спинке ( см . рис . 3 .79 ) . 
01'носительное разрежение на  спинке P - Pr 

-"--.0.....:..- уменьшается ,  что 
wi Q 2 

приводит к уменьш ению подъем ной СИJlЫ профиля . 
Н а  рис . 3.80 представлено изменение коэффициентов подъем

ной силы Су  и л обового сопротивления  Сх профиля лопатки на 
сосной осевой решетки (b/t = 1 ,25) п р и  уменьшении давления P r , 
полученное опытным путем (см .  работу [97]) . 

На рис. 3.80 указано  также давление начала  кавитации .  При  
дальнейшеl'>! развитии кавита ции (уменьшение  р 1 ) перестройка 
эпюры давления на спинке сначала практически не влияет н а  
подъемную силу и лобовое ,сопротивление, но при определенном 
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значении р 1  изменение эпюры становится существеН I-I Ы l\1 ,  проис· 
ходит резкое падение подъемной си л ы - вплоть до ну.'Iя  и отри· 
uательных значений,  и увеличение лобового сопротивл ения . 

Решетка,  у которой подъе:vшая  сила падает при меньшем 
давлении ,  о бладает лучшими антикавита uионными с в о й с т в а м и . 

Рис .  3.77. Область ;,шнимальных давлений в осевом ко.1есе 

Чем больше разрежение .н а спинке лопатки, тем при большем 
давлении в потоке наступит падение подъеl\шой силы .  Поэтому 
следует из бегать больших углов атаки ,  большой нагрузки на  ло
патку ( большой разницы давлений на  лопатке) , м а;•юй густоты 
решетки,  т. е. в·сего того, что может привести к большему -р азре
жению на лопат•ке .  Чем большую скорость имеет поток, обтека-

Сечени.е Pmtn.  

Рис. 3.78. Область минимальных дав.'lений в центробежном ко
лесе 

ющий лопат.ку, тем больше будет разрежение н а  лопатке (см .  
рис . 3 .79 ) . Исходя из этого наиболее отдаленная  от оси враще
ния точка вх•одной •кромки лопа11ки может явиться центром за
рождения кавитации (точка А на рис .  3 .77 и 3 .78 ) .  
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Отметим,  что в центробежном колесе у нера бочей стороны 
лоп ат:ки возникает дополнительное падение  давления вследствие 
воздействия кориолисовых сил инерции .  Отметим также, что в 
центробежном ко.песе начавшаяся кавитация  в обла·сти входа на 

р -р1 
---и7 
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Рис. 3.79 . Р аспределение давления по спинке кры· 
лового профиля при различных давлениях перед 

профилем 

.попатки будет быстро р азвиваться , вследствие того , что движе
ние по инерции к периферии жидкости , более плотной , чем паро
газовые каверны, увеличивает разрежение. 

Кавитационные яв.пения могут возникать также в элементах 
системы питания ЖР Д - напр имер , в агрегатах автом атики, 
подводах и т .  д. Появление кавитационных зон связано с мест
ным пониженнем давления,  что имеет место при низких давле
ниях в системе  и.пи на  :неустановившихся режимах ( например , 
при запуске) .  

В отдельных с.пучаях в центробежных насосах кавитация 
может возникать во входной части коничеакого диффузора (у 
«языка» ) .  В частности, это :н аблюдае'ГСя при больших расходах 
и при больших углах  лоп ат:ок. Кавитация в отводе проявляется 
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в падении напора  насоса при  больших р а сходах ( см . рис .  3 .63 )  
( мощность насоса остает•ся неиз•менной ) ( см . 'р аботы [64 , 9 1 ]) . 

су , то rх 
O, J 

-Ц 7 0���--�--��--�--�--� 0,8 7, 2 1,6 � 2,0 Z,lf Pт.t:>. Pn 
w z  r -г  

Рис. 3. 80. Изменение коэффициента под ьемной 
силы и лобового сопротивления профиля лопат
ки насосной осевой решетки при  уменьшении 

давления на входе 

3.3 .2. ОСН О В Н Ы Е  СООТ Н О Ш ЕН ИЯ,  ХАРА КТЕР ИЗУЮЩИ Е 
КАВ ИТА Ц И О Н Н Ы Е  Р ЕЖ ИМЫ НАСОСА 

З апишем основные соотношения,  хара•ктеризующие кавита
ционные режимы насоса .  Эти соотношения носят о бщий харак
тер как для осевого или центробежного, так и для швеко-цент
робежного насосов, т. е .  для вх·одов в центробежное и осевое 
колеса .  

Применим уравнение энергии в относительном движении  для 
двух сечений : одно сечение 1-1 ( см .  рис .  3. 77 и 3 . 78) - непо
средственно перед входом в 'колесо, и другое - в области мини
мального давления .  Область минимального давления располага
ется достаточно близко 1 К  входной кромке лоп аток, поэтому для 
центробежного колеса можно  .пренебречь изыенением оwружной 
скороСТJ! при перехо:n.е от сечения перед входом на лопатки к се
чению, где давлен ие р авно Pmln· Для осевого насоса р а ссматри 
ваемые сечения лежат на  одном радиусе (см . рис .  3.77) . Мини
мальному давлению соотвеТ>ствует максималыная скорость тече
ния :  

�ах W� 
Pm l n + Q -2- =Pl + Q 2' 

Перепишем уравнение  (3 . 1 1 9 ) в виде 
Pl - Pmin �ах � 
---- = -- - -2 2 

(3 . 1 1 9) 

(3 . 1 20) 

271 



Вынесем в правой части величину w� /2 за  скобки : 

Р1 - Pm ln = и� r ( Wшах )2 _ 1 ] . (3 .  1 2 1 ) 
Q 2 L 1rit 

Выражение в .квадра'Dных скобках назовем коэффициентом 
профильнога разрежения :  

/,
разр = [ ( W:;x у - 1 ]= Pl -�mln , (3 . 1 22) 

Q T 
Тогда уравнение (3 . 1 22) перепишется в виде 

w2 
Р1 - Pml n =Apa3pQ f· (3 .  1 23) 

Эту величину можно назвать динамическим падением давления 
при обтекании лопаток. 

При  кавитационном режиме давление в жидкости ·понижает
ся до давления p�1n , характер изующего начало кавитации ;  его 
величина связана с давлением Рп паров жидкости при данной 
темпер атуре .  Будем считать,  что кавитационный режим хар акте
ризуется приближенно равенством р �In = Рп· 

Тогда 
Рl кав - Pn 

Л
t кав = е (�/2) (3 . 1 24) 

где Р tиав - давление  в сечении 1-1, п-р и котором Pmtn достигает 
давления p�1n = Pn · 

Величину Лtиав назовем коэффициентом  кавитации (в гидр ав
лике этот 'коэффициент :носит назва1ние числа кавитации) . Этот 
коэффициент, по существу, является одним из видов ,критерия 
Эйлер а , т. е .  является постоянной величиной для геометрически 
подобных на сосов н а  подобных режимах .  

У.словие бескавитационной ра боты для насосов вытекает из 
выражения ( 3 . 1 24 )  и запишется в виде 

(3 . 1 25 ) 

Практически при испытании насосов может быть определено 
не  давление перед лопатками р 1 , а давление на  входе в насос 
Рвх (см . рис .  3. 1 , где приведены условные обозначения сечений ) .  
При этом условие бескавитационной работы насоса запишется в 
виде 

w2 
Рвх > Ркав = АРкав + Рп =Акав Q -f + Pn • (3 .  1 26 ) 
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r де Риав - давление на входе в насос, при котором начинается 
кавитация ; 
�Риав = Риав-Рп - кавитационное падение давления на режиме 
начала !Кавитации ;  

Ркав - Рп =  
u1 

�:� -2 

l!i.Ркав 

w2 1 
�:� -2 

(3 .  127) 

Здесь Акав - опытный iКОэффициент, 1юторый учитывает не 
только разрежение при обтекании лопаток, но и хара.ктер тече
ния жидкости от входа в насос до лопаток. 

Возникновение кавитации связано не только с профильным 
разрежением на  лопатках, IНО и с дополнительным падением дав
ления жидкости �Рдоп от места измерения давления Рвх (перед 
подводом) до лопаток ввиду возможного падения статического 
давления 1на этом участке вследствие потерь, конфузориости те
чения,  а та,кже ввиду неравномерного поля абсолютных скоро
стей при подходе .к лопа�ке. L{ополнительное падение давления 
(по ср авнению со средним давлением 1на входе) будет иметь ·ме
сто в струйке ,  обладающей наибольш ей скоростью : 

Свх Свх вх Свх 2 2 [(F )2 
J 

2 

!::. P��. o п =(m- 1 ) Q -2- - � Q -2- +  F t - 1 Q -2
- ;  (3. 1 28) 

здесь т - 'коэффициент неравномерности а бсолютной скорости 
на входе : m = Свх mах/Свх; 

� - коэффициент падения давления , вызванного гидравличе
скими потерями при течении жидкости от входа до области ми
ним алыного давления ;  

F в х  - площадь на  входе в подвод ; 
F 1 - площадь перед лопат.ка,ми .  

Связь �Риав и Акав с Аразр и �Рдоп устанавливается соотноше
нием 

(3 .  1 29) 

Оценка кавитационных ,качеств колес долж,на проводить.ся п о  
величи:не Аразр, а соответствующая  оценка всего насоса - по ве
личине Лкав .  

Обычно при давлении Ркав возникновение кавитации в насо
сах (началыная стадия кавитации)  еще не  приводит ,к измене
нию выходных парамеrров IHa·coca Н, Q и rJн (см. рис .  3 .76) -
скрытая кавитация .  Но при этом в отдельных случаях могут 
наблюдаться ·колебательные явлен ия ( ·С' М .  ра боту [ 1 53}) . Срыв 
режим а  насоса на·ступает при более р азвитой кавитации. 

L{ля насосов ЖР LL важно избежать кавитационного срыва . 
Ввиду сраВIНительно кратковременной работы этих насосов до-
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пускается их р а бота ( б ез опасения кавитационной эрозии) на  
режиме уже начавшейся кавитации, но без существенного из�Iе
нения параметров. Обычно для разрушения рабочих органов 
насосов при кавитационных режимах требуется значительное 
время .  

Исходя из сказанного при расчете и эксплуатации насосов 
ЖР Д важно знать минимальное давление н а  входе в насос, при  
которо·м еще обеспечивается бессрывная ра бота насоса .  

или 

где 

По аналогии с выражением (3 . 1 26)  можем записать :  

w2 
р = Л  п _2_ _L р  срв срв -.: 2 1 п • 

Рсрв = .6. Рсрв + Pn • 
wi 

.6. Рсрв = Лсрв Q  2 

(3 .  1 30) 

(3. 1 3 1 )  

(11Рсрв - 'Падение давления на  кавитационном срывном р ежиме, 
которое условно будем называть кавитационным падением дав
ления ) . 

При давлении орыва на  входе в насос Рсрв на  входе в колесо 
будет иметь место давление 

Рlсрв = Рсрв - .6.рд�п • 
или,  по аналогии с выражением (3 .  1 3· 1 ) ,  

Рtсрв = .6. Рtсрв + Pn • 
где 

(3 .  1 32) 

К:авитациоНiные качества 1колеса определяет коэффициент 
Л t срв. а кавитационные качества насоса - коэффициент Лсрв · 

Условие работы насоса без срыва запишется так :  

Рвх>Рсрв . 

Величину Рсрв определяют опытным путем .  По этой величине 
находят коэффициент кавитации на  ·ср ывно м  режиме : 

Л = Рсрв - Рп _ срв � 1 
Q 2 

АР ер в где .6.hсрв = -- .  
Q 

Аhсрв 
wi ' (3 .  1 33) 

2 

Для нююждения Рсрв данного насоса снимается срывная ка
витационная характеристика .  
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Срывной кавитационной характеристикой называется зави
симость напора насоса от давления на входе при постоянном 
расходе и постоянной частоте вращения. Такие хар актеристики 
снимаются на  специальных л абораторных стендах. 

На рис .  3 .76 представлены •ср ывные кавитационные хар акте
ристики ,  типичные для центробежных (б ) , осевых (в ) и швеко
центробежных (а ) :н а сосов ЖРД. При давлении на входе, обоз - · 
на ченном на  рис .  3 .76 Ркр, на1Пор насоса н ачинает снижаться.  
Снижение rнапора связано с уже насту:пившими кавитационными 
явлениями внутри  протоrчной части насоса (одновременно с на
пором снижается и к. п .  д . ) . Будем rназывать такой режим  кри
тическим :  

Ркр - Рп 

wi 
Q 2  

( 3 .  1 34) 

г де l!!ркр - падение давления на ·кавитационном критическом ре
жиме, в дальнейшем называемое кавитационным падением дав
ления на критическом режиме,  

(3 .  135) 

При давлении на входе, р авном Рсрв , iНа•пор резко !Падает (см. 
рис. 3.76) .  Рез.ко падают также значения к.  п .  д. и расхода ,  кото
рый уже не удается поддержать 1постоянным.  Этот режим будет 
срывным [см .  формулу (3 . 1 30) ] .  

Таким обр азом,  на  характеристике обычно можно выделить 
два режим а : режим начала изменения выходных параметров !Н а
соса (или rкр итический режим)  и режим срыва ( или срывной ре
жим) . Понятие о двух режимах на  орывной кавитационной ха
рактеристике введено проф.  С .  С .  Рудневым .  Режим, соответст
вующий Ркр, назван им :первым критическим  режимо·м , а режим, 
соотве-гствующий Рсрв, - вторым критическим режимом .  �рити
�ческий режим иногда совпадает со срывным режимом ( см .  р ис. 
3 .76, б) . 

Срыв р ежима  насоса связан  с развившейся кавитационной 
зоной, ,которая распространяется по длине и ширине межлопа
точного .канала , что и пrриводит к резкому снижению напора и 
расхода чер ез)Iасос .  

Желательно, чтобы изм�нение напор а  между критическим и 
срывным режимами  ( см .  рис .  3.76, а) было минимальным,  так 
как о бласть по входному давлению между Рир и Рсрв является 
р а бочей .  

Иногда режим срыва насоса на характеристике Н = f (Рвх) не 
проявляется четко ( см .  рис .  3. 76 , в) , а величина напора ( расхо
да и к.  п . д. ) достаточно 1плавно снижается при уменьшении дав-
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ления .  Такое протекание срывной .кавитационной  характер исти
ки наблюдается иногда при иопыта·нии  шнековых осевых насо
сов ,  а в случ а е центробеж,ных и швеко-центробежных на·сосов -
при D1/D2> 0,5 .  При таких отнош ениях D 1/D2 условия на входе 
м огут оказывать влия ние на выходные параметры. В этом c.rry ч a e  

за давление срыва условно  принимается та кое давление, -которое 
соответствует падению напор а  на  установленное чис.1о процен -
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Рис. 3.8 1 .  Срывные кавитационные характеристики шнеко-центро

бежноrо насоса (верхние кривые) и шнека (нижние кривые) : 
8 - деаэрирсванная вода ;  О - вода с 2% -иым содержание м  воздуха 

тов, зависящее от требований, предъявляемых к двигательной 
установке ; обычно 11Н = 2-т-З. % Ннач для основного насоса и до
ходит до 1 0 % для бу·стерного на,соса (см . р а боту [72}) . 

Для осевых и шнеко-це!Нтробежных 'Насосов можно выделип
еще режим при давлении, несколько меньшем срывнога 
(Рсупернав ) . При стендовых испытаниях м ногие насосы могут до
статочно устойчиво 'р а·ботать nри  рез1ко уменьшившихся значе
ниях н апора  и расхода !Пр и  давлении на входе, несколько мень
шем срывного, т .  е .  на срывной (левой ) ветви хара,ктеристикl' 
(см. рис. 3.76 и 3.80) . Этот режим IНазывают суперкавитациоЕ 
ным. Он характеризуется тем , 'ЧТО 'Кавитационная каверна ,  имея 
длину, превыш ающую длину лопатки, отрывается от лопаток. 
Теоретической ·схемой этого режим а  является отрыВIНое кавита 
ционное обтекание лопаток ( суперкавитационное обтекание) 
(см.  работу [93}) . 

В далЬiнейшем будем различать четыре режим а  насоса по 
давлению на  входе : 
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l )  режим Рнав начала кавитаци и (ему соответствует АРнав )  -
скрытая кавитация ; 

2)  режим Рнр , при  которО:\1 заметен из.rю:--1 •l ИH ИI I  Н = f (Рвх ) , 
назва•нный критическим режимом (Арнр) ; 

3 ) режим Рсрв , при котором наблюдается срыв режим а , 
срывной режим (АРсрв ) ; 

4) суперкавитационный режим Рсуперnав ( АрсуперRав ) . 
На рис .  3 .8 1 приведены срывные ·кавитационные хара,ктери

стики,  полученные при испытании шнеко-центробежно·го ·н асоса 
на  воде. Две верхние кривые характеризуют н а п ор насоса ,  а 
две нижние кривые - напор шнека (определяемый измере
нием давления на  корпусе между шнеком и центробежным коле
сом ) . Эксперимент проводился на деаэрированной воде (черные 
кружочки на  рис .  3 .  8 1 ) и на  воде с 2 %  - ньш содержанием воз
духа (·светлые кружочки ) . 

На рис .  3 .82 приведены фотографии кавнтаuнонных зон в 
шнековом колесе, полученные во время экспери :11 ента (шнек 
имел прозр ачный .корпус) . Номер а  точек на  кривых,  пр иведен 
ные н а  рис .  3 . 8 1 ,  соответствуют номерам фотографий . Как вид
но ,  кавитационные зоны :появляю11ся у втулки колеса при нали
чии воздуха в воде пр и больших давлениях, чем пр и  р а боте на 
соса на деаэрированной воде. На деаэрированной воде кавита
ционная .каверн а зарождается н а периферии колеса ,  на  нер або
чей стороне лопасти, и вплоть до срыва имеет четко вы:ражен
ные границы. При наличии воздуха в воде кавитационные зо1ны 
расположены по всему объе•му жидкости . 

Для оценки антикавитацион!НЫХ качеств насосов ЖР Д наи
большее значение имеет величина Лсрв· Для центробежных насо
сов ЖР Д величина Лсрв составляет О , 1 -7-0,3,  а для ш неко-центро
бежных насосов - 0,02-7-0,05. В связи с этим кавитационный срыв 
шнеко-цен11робежного насоса насrупает при значительно мень
шем давлении на входе, чем орыв центробеж :ното насоса 
(рис .  3·. 83) . Это и определило широкое применение в ЖР Д шне
ко-центробежных насосов . 

3.3.3. УСЛ О В ИЯ РАБОТЫ НАСОСА Б ЕЗ КАВ ИТАЦИО Н Н О ГО СРЫВА 

Проблем а обеспечения работы насосов без кавитационного 
срыва имеет решающее значение для ЖР Д, так как  ·кавитацион
ные качества насоса определяют м ассу всей двигательной уста
новки. Кавитационный срыв насосов при малых давлениях на 
входе (Рвх< Рсрв ) приводит к прекращению работы двигателя . По
вышение давления на входе связано с увеличением м ассы,  так ка к  
давление  на  входе обеопечивает•ся давлением в баке летательно
го а:пiПарата .  

У-словие работы насоса без кавита•ционного срыва  может 
быть заnисано в виде 

Рвх >- Рсрв • (3 .  136)  
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Рис. 3.82. Фотографии кавитацион
ных зон в проточной части шнека 
( номера ф отографий соответству
ют номерам точек на рис. 3. 8 1 ) .  
Движение потока слева направо;  
направление врашения по часовой 
стрелке, если смотреть по ,направ-

лению потока 
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или 

(3. 137) 

Для насосной системы ЖР Д давление Рвх определяется дав
лением в баках, инерционным и гравитационным напорами и 
величиной гидрав.rшческих сопротивлений входJIЮЙ ,магистрали 
(см .  разд. 1 . 1 ) : 
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Рис. 3.83. Срывные кавитаццонные характеристики цен
тробежного насоса (Нц) и того же насоса со шнеком 

(шнеко-центробежный насос, Нш-ц ) 

(3. 138) 

С учетом выражения (3 . 1 38) , условие (3 . 1 37)  р а боты без ка
витационного ор ыва ;..южет быть за1писано так : 

с2 
Pб + Ql(g cos 6 + Л - APc�пp .nк - Q  ;к - рп '.;;? (). рсра = 

'IJJ2 
' - 1 

=лсрв rJ -. . 2 
(3. 1 39) 

Левая часть выражения (3. 1 39 )  представляет собой р аспола 
гаемое, или  обеспечиваемое системой, ,превышение давления на  
входе в насос н ад упругостью паров,  а правая  часть - превыше
ние давления , необходимое для р аботы: насоса без срыва . 

Если вообще не.1ьзя допустить работу н асоса при н ачавшей
ся .канитации ( например ,  при опасности кавитационной эрозии 
в случае  длите.Тiьной работы турбонасоснаго агрегата ) ,  то выра 
жение (3 .  1 26) перепишется в виде 

(3 . 140) 
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Подчеркнем, что для .н асоса режим ·начала кавитации Ркав 
характеристикой Н =f (Рвх) пра.ктически не может быть выявлен. 

Если в !IIравую часть выражения (3 . 1 39) перенести член 
ес;х./2, то выражение (3 . 1 39 )  перепишется в виде 

Pб +Ql (g cos B + j) - !!.. pcoпp . вx - Pп ':;;? !:i..pc'pв =P;pв - Pn ·  (3 . 14 1 ) 

Тогда левая часть этого выражения будет представлять собой 
р а•сполагаемое превышение полного давления на входе в насос 
над упругостью паров, а правая - необходимое превышение пол
ного давления.  

При  проектировании двигательной установки всегда лрини
м ают, что располагаемое превышение давления больше необхо
димого на величину кавитационного запаса дРзап : 

(3 . 1 42) 

Введением запаса давления др3ап учитывается несовершенст
во способов определения необходимого превышения давления и 
отличие кавитационных свойств различных экземпляров одного и 
того же насоса .  Обычно дPзan/Q =fihэan = 1 {}---;--30 дж/кг. 

Выражение (3 . 1 42)  позволяет определить ве.тшчину допуска
емого •Кавитационного падения давления др�рв при заданном 
давлении в баке .  Из формул (3 . 1 4 1 ) и (3 . 1 42) ' следует, что 

Рб = !:!.. Р:рв + Pn + !:J..Pdan + !:i..Pconp . вх - Ql (g COS б + j) .  (3.  143) 

Это выражение позволяет определить необходимое давление в 
ба.ке для насоса с известной величи:ной кавитационного падения 
давления др:рв . Давление в баке р6 в основном определяет тол
щину стенок бака ,  а следовательно, и массу баков. Масса баков 
составляет значительную долю массы двигательной установки, 
поэтому чем больше будет давление в баке,  тем большую сухую 
массу будет иметь летательный аппарат. Кроме того, надо стре
миться к уменьшению давления р6 и для снижения м ассы системы 
наддува бака .  Рассмотрим более подробно влияние отдельных 
членов выражения (3 .  1 43 ) на  величину необходимого давления 
в баке .  

З. З .  4 .  В Л И Я Н И Е  ПАРАМЕТРОВ НАСО С НО й  С И СТЕМЫ 
И П ЕР ЕКАЧ И ВА ЕМО ГО КОМП О Н Е НТА ТО П Л И ВА 

НА В ЕЛ И Ч И Н У  ДАВЛ Е Н ИЯ В БАКЕ 

Наличие гр авитационного и инерционного подпоров позволя
ет применять меньшее давление в баке. Для этого целесообраз
но размещать баки •компонентов впереди насоса и ,  по  возможно
сти, ближе к носу ракеты ( см . рис. 1 .3 ) . Определять необходи
мую величину давления в баке [см . формулу (3. 1 43) ] надо для 
того момента времени р аботы летате.ТIЬного аппарата ,  когда 
член Ql (g cos е + j) имеет минимальное значение. 
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3.3.4. 1 .  Влияние гидравлической системы 

Для уменьшения давления в б а>ке гидравлическое сопротив
ление участка от бака до входа в насос (dРсопр.вх ) должно быть 
минималыным, а это значит, что желателЬ'но иметь короткий тру
бопровод и ·следует избегать поворотов, .резкого изменения сече
ний и большой скорости течения жидкости .  

Кроме того, у·меньшение скорости при  заданном пол'Ном дав
лении !Непосредственно 1приводит к увеличению р асполагаемого 
превышения давления на входе в насос над упругостью паров .  
Однако с уменьшением скорости течения увеличиваются разме
ры и масса трубопроводов.  Обычно скорость на входе в насос не 
превышает 5-:- 1 0  .м/сек. 

3.3.4.2. Влияние антикавитационных качеств насоса 

Необходимое для бесерывной работы насоса давление в ба,ке 
в основном зависит от ·кавитационного совершенства насоса, ко
торое определяет величину АР;рв · Чем меньш е  dР;рв • тем мень
ше будет р6.  Поэтому при разработке ТНА ЖР Д особенно 
важно получить м алые значения t::.. р;рв (ом .  далее разд. 3.3 .7 ) . 

3.3.4.3. Влияние физических свойств перекачиваемоrо 
компонента топлива 

Необходимое давление в баке в значительной мере  зависит 
от физических свойств .nерекачиваемой жидкости. Чем больше 
давление п арообразова·ния при рабочей температуре  жидкости, 
тем большее требуется давление в баке или тем большее требу
ется кавитационное совершенство 1насоса ( м алые значения 
АР;рв ) , если задано давление в баке .  

Поскольку давление параобразования ·сильно зависит от тем
пературы  жидкости, р асчет следует проводить для наибольшей 
теМiпературы. Обычно для некриогенных топлив максwмальная 
температура равна 303...;-323° К (30-;-50° С ) . 

Начальной температурой в ба•ке для криогенных компонен
тов ( кислород, водород и т .  д . ) является температура кипения 
при  атмосферном давлении, так как заправка ракеты этими !КОМ 
понентами производится из емкостей, имеющих дренаж в атмо
сферу. Протекая по трубопроводу, ведущему ко вхо.ду в насос, 
жидкость прогревается . Следовательно, давление упругости па 
ров обыЧlно превышает атмосферное давление. Точный расчет 
температуры криогенного КОМiпонента достаточно сложен . В пер
вом приближении давление  у.пругости паров можно 'Принимать 
по температуре, превышающей температуру кипения ·компонента 
при атмосферном давлении на 5-:- 1 0° К. 
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Следует �по :vrн и ть ,  что необходи�:vюе давление в баке зависит 
от плотности жидкости Q . Действительно , выражение ( 3 .  1 43 )  
м ожно з аписать так :  

(3 . 144) 
При 'Прочих р авных уиювиях изменение  п <1отности Q в едет к из
м енению Рб · Как пр авило , увеличение Q сопровождается повы
шением в еличины необходимого давления в б аке р 5 .  Существен
ную роль 'могут иг р ать термодинамические свойства жидкости 
такие, ,как теплота испарения , теплоемкость и прочие. Рассмот
рим этот в01прос подробнее . 

Для 1Ларообр азования необходим некоторый за:пас тепла :  ин
тенсивное пар аобразован ие без внешнего подвода тепла может 
протекать толыко при перегретой жидкости . Практически это оз
начает, что пар аобр азование  при кавитации возникает при паде
нии давления в жидкости до величины,  rнесколько меньшей дав
ления параобразования при данной температуре.  

Р ассмотрим в,начале влияние термодинамических свойств 
жидкости 'Н а кавитацию без учета газов, которые могут быть 
растворены в жидкости . П адение давления ниже давления,  соот: 
ВеТСТВУЮЩС'Г'О ТеМrПературе 1ПарообраЗОВ3rНИЯ , ПрИВОДИТ К раз
ЛИЧНОЙ степени ,перегрева - в зависимости от температуры и 
физических свойств жидкости .  

Следовательно, давление н а  входе, rпр и  котором происходит 
кавитационный орыв, з ависит не только от давления параобра 
зования при  даrнной температуре и дополнительного падения 
давления в насосе, но и от термодинамических свойств жидко
сти, величины относитель�ного перегрева ее, теплоты парообр азо 
вания, :поверхностного н атяжения, теплоемкости и теплоnровод
ности . 

Приближенная сравнительная оценка кавитационных свойств 
жидкостей может быть ,произведена исходя из следующих рас 
суждений ( см .  работу [ 1 8] ) . Раополагаемое тепло q для кавита
ционного испарения определяется ,количеством жидкости, от ко
торой оно может быть отобр а1но ( т. е .  пар амет,рами V ж и Qж) , 
теплоемкостью жидкости еж и температурой ее перегрева /1Т: 

(3 . 145) 
Это тепло затрачивается н а образование какого-то количест

ва  пар а , определяемого параметрами Vп, Qп : 

q = VпQпf, (3 .  1 46) 
где r - теплота парообразования .  

Приравнивая выражения (3 .  1 45 ) и (3 .  1 46) , получим 
VонQжСж11Т = VпQпf. (3 .  1 47 )  
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Интенсивность кавитации можно характеризовать от:ношени
ем объема образовавшегося пара  к объему жидкости. Обозна
чим 

(3 .  148) 

и назовем В пар аметром интенсивности кавитации.  
Из уравнения (3 . 1 4 7) следует, что 

(3. 149) 

где !1Т можно связать с величиной падения давления !1р. 
Падение давления ниже давления упругости паров Рп приво

дит к перегреву жидкости, необходимому для развития кави
тации :  

Следовательно, 

dT !:J. T = - f:J.p. 
dpll 

2 
В = 11ж Сж 

Qн Г 

Ар 'Qж 
(dpп/dT) 

(3 .  150) 

Формула (3 . 1 50 )  показывает, что при одном и том же паде
нии энергии давления 11р/Qж параметр интенсивности кавитации 
В возрастает с увеличением ·отношения .квад'рата плотности жид
кости к плотности пара и отношения теплоемкости жидкости к 

теплоте параобразования и с уменьшением dpп/dT. 
Зависимость  Pп = f (t )  для ряда компонентов приведена на 

рис .  3 .  84 ( см .  вклейку) . Чем более полого протекает кривая зави
симости давления параобразования от температуры, тем больше 
перегрев жидкости !1Т, т. е. тем больше выделяется пара .  Так как 
dpп/d T возрастает с увеличением температуры (см .  рис .  3 .  84) , то 
горячие жидкости относительно менее склонны к кавитации. При 
работе на горячей жидкости насос будет иметь меньшее кавита· 
ционное падение давления . Однако давление на входе, необходи
мое для работы без кавитационного срыва,  в случае подачи горя
чих жидкостей всегда будет выше вследствие роста давления па
рообразования с повышением температуры .  

Для насосов ЖР Д влияние физических свойств жидкости на 
их кавитационные свойства имеет вююное значение в связи с 
тем, что данные кавитационных испыта·ний , по.1ученные при ра 
боте насоса на холодной воде, приходится пересчитывать на на 
турные Ж ИДI{ОСТ И .  

Сравнить склонность двух жидкостей к кавитации или склон
ность к кавитации одной и той же жидкости при раз·ных темпе-
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ратурах  можно сравнением параметров В при  одном и том же 
падении энергии давления !J.p/Qж : 

( Q� �) (dp" )  
� = Qn r 1 dT 2 

г де индексы « 1 » и <�2» относятся или к разныll! жидкостям, или 
к одной и той же жидкости при разных температурах.  

В табл .  3 . 1 дано сравнение 1параметров В для некоторых 
жид,костей с 'Пара ;..1етром В для воды. 

Таблица 3. 1  

� 
-

и Вода 
Азотная Кер о- Жидкий Ж ндкий Жидкий 

- кислота сии азот кислород водород 
1 

1 
ток 293 303 303 77 

1 

90 20 
Bj В н оды 1 о '  1 2 · 1 0-:-t 1 , б 0 , 36 · 10-3 0 , 25 · 1 0-4 0, 55 · 10-7 

Высококипящим жидкостям ( азо11ная кислота,  керосин) ,  для 
которых характерны малые значения dpп/dT (см .  рис. 3 .84 ) , со
ответствуют значения параметра В, С'раннителыно близкие к зна
чению В для воды, т .  е .  р азличие в термодинамических свойст
вах высококипящих жидкостей и воды несущественно для про
цесса кавитации .  

Кавитация 'При  работе насоса на воде и на  высококипящих 
жидкостях будет проявляться почти одинаково и значения 
t.Р�рв /Q в этих случаях будут близкими друг к другу .  

Криогенные жидкости (азот, кислород, водород) имеют боль
шие значения dpп/dT ( см .  рис. 3.84 ) и ,  следовательно , значитель
но меньшие значения В, чем для воды. 

При  работе на криогенных жидкостях на·сос будет иметь луч
шие кавитационные свойства (меньшие значения !J.p ;рв fQ ) , чем 
при его работе на воде. Этот теоретический вывод подтвержда
ется экспериментально ( рис. 3 .85) (см. работу [72)) .  

Для определения кавитационных свойств насоса, предназна
ченного для работы на  высоiЮКИ!пящей жидкости, достаточно 
провести его испытания на холодной воде, так как значение 
t,.p�P" /Q для рабочей высококипящей жидкости мож:но принять 
равным значению , получе�ному 1при иопытании насоса на воде. 
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В случае криогенных насосов результаты их испытаний на 
воде должны пересчитываться на  р абочую криогенную жидкос гь  
(см .  работу [72)) : 

др;рв =( др;рв ) _ (Др�рн) ' ' 
Q Q в о д а  " 

где (11рсрв/Q ) ' - термодинамическая попр авка,  учитывающая 
различие термодинамических свойств р абочей жидкости и воды. 

н ожjкг 

54 00 

5 100 

lf800 

4500 
о 

L_ \ 
2 

50 120 

\ l 
1 1 1 

1 
1 180 Рвхр Pn ажjкг 

Рис. 3 .85. Срывные кавитационные характеристики 
насоса при его работе на воде и на  жидком кисло

роде: 
!-вода ; 2-жидкий кислород 

Для получения надежных ·Кавитационных характеристик кри
огенных насосов необходимо проводить иопыта�ния н а  рабочих 
криогенных жидкостях . 

В л и я н и е  р а ·с т в о р е н н о г о  и �н е р а с т в о р е н н о г о  
в ж и д к о с т и  г а з о в 

На  развитие ·кавитации и кавитационные параметры насоса 
влияет содержание в жидкости газов - верастворенных и р аство
ренных, выделяющихся в области пониженнога давления . На  
рис .  3 .8 1  представлены срывные кавитационные характеристики 
насоса при наличии воздуха в воде и без него. 

При наличии в жидкости свободного таза р абочее тело насо
са становится двухфазным .  Как извес11Но ( см .  работы [7 1 ,  94]) , 
скорость звука в двухфазной среде ста новится меньше не то.lь
ко скорости звука в чистой жидкости, но и скорости звука в га
зе , содержащемся в двухфазной среде. 

На рис. 3 .86 ( см .  р аботу [94])  !Пред ставлена эксnерименталь
ная  зависимость скорости звука в водо-воздушной и паро-водя
ной средах от содержания свободного воздуха (пара ) в смеси .  
Видно, что скорость звука в некоторых случаях может составлять 
30-:--60 .м/сек. Такая величина скорости звука оказывается соиз
мер имой со скоростями течения в насосе. Поэтому в насосе, ра
ботающем на двухфазных жищкостях, можно ожидать кризис-
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ных звуковых явлбний (ограничение расхода ,  скачки уплотне
ния) , ухудшающих его р аботу и приводящих к повышению 
срывнога давления ( к  увеличению др;рв). 

1 
0,8 1 

7 
7 О, б 

2 - l 1:---..; 
\ 7 о,ч 

/с 1 ......... о о .  о о 0 о о о .-а- 7 -\ 7 о 0о о о о 0 0 
\ 0,2 

о 

� � 

о 

o,z  0, 4  О, Б 

� 

о 
/ 

о,в 1,0 Vг 

Рис. 3.86. Зависимость скорости звука в во
до-воздушной (1) и паро- водяной (2) сме
сях от содержания воздуха (пара) в смеси . 
[Давление водо-воздушной смеси 1 --7--2 бар ;  
давление паро-водяной смеси 1 0  бар; ин 
дексы «см» относятся к смеси ; «Ж» - к жид
кости ; «Г» - к газу ( воздуху или пару) ; 
скорость звука а в паре равна 606 м/сек, 

в воздухе - 320 м/сек] 

3.3.5. ПАРАМЕТРЫ, О П Р ЕДЕЛ .Я Ю Щ И Е  А НТ И КАВ ИТАЦ И ОН Н Ы Е  
С В О й СТВА Ш Н Е КО-ЦЕНТРОБ ЕЖ Н ОГО НАСОСА 

3. 3. 5. 1. Коэффициент кавитации Л1 срв 

В правильно рассчитанном ш неко-центробежном насосе 
( см . далее раз д. 3 .3 .  7) его а,нтикавитацио:ншые свойства опреде
ляются шнековым колесом.  Коэффициент кавитации шнека 
),Iсрв  *) зависит от разрежения на лапат:ках шнека, которое зави
сит, в свою очередь, от формы профиля , угла лопаток �л ,  угла 

* ) Параметры с индексом « 1 »  соответствуют входу в шнек, без индекса 
входу в шнеко-центробежный насос. 
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ат·аки l и густоты решетки Ьл/t. Эти параметры меняются по ра 
диусу шнека (пространственная решетка ) ,  что оказывает влияние 
на величину Л.1срв ·  Для шнеков постоянного шага (s = const ) с гу
стотой решетки на наружном диаметре Ьл/t> 1 получена формула 
(см. работу (74}) 

(3 . 15 1 ) 

где �л.п и lп - соответственно угол лопаток и угол атаки на на
ружном (nериферийном ) диаметре шнека ;  

}. I <" PB 
0,06 

8, 0" 

O,OJ 

0, 02 

Ц,О! 
о 

_.... 

dвт = dвтfDш. 

1 
./ 

1/ 
v 

• /� 
v t--

/ / 1 t v 
1 --t / / 

0,1 o,z 

Рнс. 3.87. Зависимость коэффициента кавитации на срыв
нам режиме шнеко-центробежноrо насоса от отношения 

скоростей С1 z/ип (iп ,.;;;; 4° ) 

Для iПодобных швеков (dвт = idem ; �л = i dem) на  кооем атиче
ски подобных режимах ( t = i dem) величина Л.1 cpв = idem, т. е .  она 
является !Критерием подобия . 

· 

Знаменатель правой •части формулы (3 . 1 5 1 )  учитывает прост
р а·нственность р ешетки шнека. Фор,мула (3 . 1 5 1 ) сnраведлива д.1я 
швеко-центробежных насосов, работающих на таких компонен
тах топлив, .где .количество ра·створенных и свободных газов не 
превышает 1 +1 ,5 % ,  и имеющих термодина·:v!Ические свойства ,  
влияние которых на ;кавитацию б.11изко к влиянию !На кавитацию 
термодинамичес.ких свойств воды (см . разд. 3 .3 .4 ) . 

Выражение (3 . 1 5 1 )  может быть использовано и для шнека 
переменнога шага при изогнутости ,профиля на среднем диамет
ре 6 ср = ( �2л-�!л ) 'ср до 4-;- 6°. При выбранном iп.р для расчетно
го режима ( tп.р не следует выбирать меньше  2-;-3°) формулу 
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( 3 . 1 5 1 )  можно представить в следующем виде, используя соот
ношения ,  вытекающие из треугольника скоростей на входе в 
шнек при  C t иш = О ( см .  рис .  2 .62 и 2 .64 ) : 

• :rt s in  iп . р C tz/Uп 

'' I срв = l - d2 -.. -; ;-===== , вт 
V 1 + (с�: у 

(3 .  152) 

где C t z - средняя скорость на входе в ш нек; Uп - окружная 
скорость на  наружном диаметре шнека . 

С уменьшением отношения C t zfип коэффициент кавитации 
Л1 срв уменьшается . Однако ОIПЫТIНЬiе данные показывают, что ни
же значений C t z/Uп = O,Oб--;-0,08 коэффициент Л 1 срв можно считать 
постоянным ( р ис .  3 .87) . 

3.3.5.2. Кавитационное падение давления IJ.Pt срв 

Подставим в формулу (3 . 1 32 ) для !J.р 1 срв выражение 
после преобразований можно записать : 

и� :rt s in  iп . р  C J z  v ( C t z )2 I:!.Ptcpв =Q - 2 -- 1 + -- ; 
2 1 - d8т U0 U0 

др! срв :rt s in iп . р C J z  v· ( С )2 --:----=� - 1 + 
lz 

QU� 2 ( 1 - d�т )  Uп --;;;- • 

(3 . 1 52 ) ; 

(3 .  153) 

(3.  154) 

Выражени� ( 3. 1 54 ) показывает, что насосы с геометрически 
подобными шнеками  на кинематически подобных режимах 

(dвт= idem ; iп .p = idem ; c1 z/U0 = idem ) имеют одинаковые отноше
ния i:J. Pfcpn/ QU'; . 

3.3.5.3. Кавитационное падение полного давления Др�рв 
Антикавитационное совершенство насоса характеризуется ве

личиной кавитационного падения полного давления АР;рв ·  
Чем меньше д р;рв • тем меiНьшее давление в баке Рб необхо
димо обеопечить для бессрывной р аботы насоса [см .  формулу 
( 3 . 1 43 ) }. 

З апишем 

(3 .  155) 

где т - коэффициент неравномерности а бсолютной скорости на 
входе в шнек;  д р,:одв :-- потери  в 1подводе насоса . 
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Подставим в выражение ( 3 . 1 55 )  формулу (2 . 1 99) для потерь 
в подводе ; rполучим 

Разделив уравнение (3 . 1 56) на Qи; , получим 

др:рв = t:,.pl tpn + _l_ ( + �  ) ( C J z )2 2 2 т ' П О дВ ' 
QUП QU 11 

2 
U 11 

(3 . 1 56 ) 

(3 . 1 57) 
Для насосов с геометрически подобными подводами и шне

ками ( подобие насосов по входу) , как это видно из выражений 
( 3. 1 54) и (3 . 1 57 ) , на  кинем атически подобных режимах сущест
вует р авенство отношений t:.p;pв/QU� . 

Формула (3. 1 57 ) показывает, что для улучшения антикави
тационных качеств насоса следует уменьшать неравномерность 
поля скоростей на входе в шнек и добиваться наименьших потерь 
в отводе. 

3.3.5.4. Кавитационный коэффициент быстроходности 

Выражение (3 . 1 32 )  для �Р 1 срв прео бразуем к виду 

!:,.p�cpn = А! срв и; l 1 +( С�: у 1 · (3 . 1 58) 
Выразим окорасти ии и c 1 z через оонов,ные 'п араметры насоса -
объемный расход и ч астоту вращения : 

= <»Dш = � D  V1 +d2 · Uп 2 2 э вт '  
4Q Cl z =-- , nD9 

где Dэ - эквивалентный диаметр входа в шнек :  

( .З .  159) 
(3 .  160) 

Умножим и разделим правую часть уравнения ( 3 . 1 58 )  на отно
шение скоростей ( c 1 zlиu) 213 и используем выражения (3 . 1 59 )  и 
(3 . 1 60 ) . Тогда получим 

(3 .  16 1 )  -
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или , огрУJппировав члены, будем иметь 

щ4 '3 Q2/3 
I!J.Pl cpn  

2 3 (C !z )2/8 :'n -
и,. (3 . 162) 

Пр авая часть урав,нения (3 . 1 62 ) для геометрически подоб
ных по входу швеко-центробежных насосов на  кинематически 
подобных режимах является константой ; тогда комплекс пара 
метров в левой части этого уравнения будет являться критери
ем подобия, с помощью которого оценивают а'нтикавитационные 
качества насосов. Обозначим его С' : 

В виде, предложенном С . С .  Рудневым, критерий 
онных качеств насоса записывается, на1Пример ,  
режима так :  

oo YQ  С rp" = 298 -(-,--i*-);>-;;3:77,4-
.. I!J.p:pв ' 

антикавитаци
для срывнато 

(3 . 163) 

В связи с аналогией в заiПиси фор,мул для этого критерия и для 
коэффициента быстроходности ns [см .  формулу (2. 1 79) ], крите
рий Ссрв называют кавитационным коэффипиентом быстроход
ности .  

В технической системе единиц численно равная для Сср в величина запи
шется так:  

n YQ С ер в = 5 , 62 -(-/!,.----:i;*----':.)--,3"'/4 о 

Рсрв 
"( 

.. 1· д е  n выражается в об !.мин ;  Q - в .м3, 'сек;  I!J.Pcpв - в  кГ '.м2; 1 - в кг '.м3 . 
Кавитационный коэффициент быстроходности может быть определен для 

.1юбого режима кавитации. Удобство использования кавитационного коэффи· 
циента быстроходности Сс р в  [с.м . формулу (3 .  1 63) ] состоит в том, что он связы
вает основные параметры насоса Q и w с кавитационным падением полного ' 2 
давления t!.Pc pв =f1Pc p n + QC8 x /2.  Чем меньше кавитационное падение да вления 
и скорость на входе, т .  е. чем лучше антикавитационные качества насоса , тем 
большее значение имеет кавитационный коэффициент быстроходности. Обратим 
вниыание на то, что, если брс р в =О (Лс р в =О, что соответствует наилучшим 
кавитационным качествам) , то величина кавитационного коэффициента не бу· 
дет равна бесконечности и будет определяться величиной скорости жидкости 
на входе. ' 
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3. 3. 6. КАВ ИТА ЦИО Н Н Ы Е  РАСХОД Н Ы Е  ХА РАКТ Е Р И СТ И К И  Ю Н Е КО

Ц Е Н Т Р О Б ЕЖ Н О ГО НАСОСА 

Кавитационными р асходными характеристиками насоса в относительных 

параметрах являются зависимости кавитационного падения полного или ста· 

тического давления на  срывнам режиме насоса, отнесенного к квадр ату ч асто 

ты вр ащения,  от режима р аботы насоса, характеризуемого отношением Qj(j). 

На  рис. 3 .88 приведена кавитационная р асходная  характерис1 ика н асоса . 

Удобство пользования кавитационной характеристикой состоит в том , что 

она не завнСJп от частоты вращения ,  расхода через насос, плотности и темпе-

ратуры жидкости. 
С помощью кавитационной расходной характеристики можно определить 

срывное давление на входе в насос для интересующего нас р ежима его рабо

ты. Пусть, например, заданы р асход Q 1  жидкости с плотностью QJ ,  частота 

вращения (j)1 и давление упругости паров Pn i ,  соответствующее темпер атуре Т1 . 

i"1Рсрв s tfap ·мJ· ceк 2 pw 2 · ТD кг 

1 ,ч г-нн-+-+-+-+-+--+-vhд.-'-+---
7 2 i 

/ 
' !--r-�т-т-+-+-+-4-����� 

J 

Рис.  3 .88. Кавитационная расходная характеристика 
насоса 

Определяем отношение Q 1fщ1 и по  характеристике определяем соответствую

щее этому отношению Q 1/(j),1 значение (fl,.pc p в /Q(j)2) I ·  Отсюда получаеы давле-

ние срыва 

Рсрн = (1Рс:в) Q l"'� + Рпl · 
QW j 

Возможность построения кавитационной характеристики в таких коорди 

натах вытекает из того, что (l..p c p в/Q(j)2 величина постоянная для подобных ре-

жимов (Q/(j) = idem) . 
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Если воспользоваться выражениями (3 . 1 54) , (3 . 1 57) , (3. 1 59 ) , (3 . 1 60) 11 
соотношением 

Q 
Свх = -- ,  Fвх 

(3 . 1 64) 

то, подставляя их в формулу (3. 1 3 1 ) ,  получим 

--=А1 - + А2 - 1 +А3 - , 
Арсрв ( Q ) 2 Q v· ( Q )2 

Q<U2 Ц) Ц) Ц) (3 . 1 65) 

где А 1 ,  А2, А з - постоянные для данного насоса величины. 
Уравнение (3 . 1 65)  является уравнением кавитационной расходной харак

теристики насоса * · В области малых расходов (малое отношение Q/ffi) кави
тационная характеристика может изменить свой характер, определяемый урав
нением (3 .  1 65) , что является следствием изменения коэффициента кавитации 
Л1 е р  в в зависимости от с1 ./ип (см. рис. 3. 87) , связанного с наличием обратных 
токов на входе при малых расхо,!Хах. 

Кавитационной расходной характеристикой удобно пользоваться для оп
ределения давления срыва при р аботе насоса на разных жидкостях (разные 
плотности Q ) . Как правило, кавитационные р асходные характеристики полу
чают путем снятия срывных характеристик насоса (см. рис. 3.76) на воде. 

Если н асос работает на жидкостях с растворенными в них или свобод
ными газами, то·, кроме кривой при нулевом содержании газа, на график 
наносят кривые при р азличном содержании газа. Кавитационные р асходные 
характеристики насоса при р азличном содержании газа в жидкости опреде
ляются по срывным характеристикам ,  полученным на воде с различным со
держанием р астворенного в ней или свободного газа (часто - воздуха ) .  

3.3 .7. В Ы БОР КОН СТРУКТ И В Н Ы Х  ПАРАМЕТРОВ 
Ш Н Е КО-ЦЕНТРОБЕЖ Н ОГО НАСОСА, О Б Е С П ЕЧ И ВАЮЩИХ 

ЕГО ВЫСОК И Е  А НТ И КА В ИТА Ц И ОН Н Ы Е  КАЧ ЕСТВА 

Высокого антикавитационного совершенства насоса можно 
добиться путем правилынога выбора конструктивных параметров 
шнека . 

3.3.7. 1 .  Н аружный диаметр ш нека и диаметр втулки 

Изменение rНаруmного диаметра шнека Dш при прочих рав 
ных условиях 1приводит к изменению 'скоростей c 1 z и Ип, от вели 
чины коrор ых зависят Лt срв ( ом . рис .  3 .87 ) и ь.р;рв [см .  фор 
мулу (3 . 1 56 ) ] .  Сложная зависимость Л t срв и t::.р;рв от Ct z  и Ип 
пр иводит к тому, что при  определенном (оптимальном )  диамет
ре Dш достигаются наилучшие антикавитационные качества на 
соса. 

* В связи с м алыми значениями величин А� и А з кавитационная р асход
ная характеристика в области расчетных з начений Q/ffi близка к линейной 
(см. рис.  3.88) . 

293 



Преобразовав выражение ( 3 . 1 63) , получим 

( I:J. * )- 3/
4 Ссрн = 298 QU>:;;;/3 • 

Ма,ксимум Ссрв достигается при минимуме комплекса 
t..Р: рв/Q ю

4
fз Q2i3 • После преобразования этого комплекса с помо

щью выражений (3 .  1 53) и (3 .  1 56) , можно убедиться в том , что 
он связан с двумя конструктивными :коэффициентами :  коэффи
циентом эквивалентного диаметра шнека 

Kv = 2 , 1 3  3 
Dэ 

э 
1(Qjro 

и коэффициентом диаметра втулки 

К d = 2, 13 ---;:--
dв::..:т_ нт з гсг V fro 

Эти коэффициенты определяют коэффициент диаметра шнека 

Kv =Jf К2 + К2 , 
ш Dэ dн т 

с помощью которого при известных значениях Q и ш можно оп
ределить диаметр шнека : 

_з;Dш = 0,47Кvш V Qfw. 

Коэффициенты KD и Kd определяются отношением скоро-э в т  
стей : 

C !z _ 24 ,3  

Uп кьэ{l + (�::Т ) 2 (3 . 166)  

Рассчитанные с помощью соо11ношений (3 . 1 53 ) , (3 . 1 56)  и 
( 3 . 1 63) завИсимости Ссрв от KD и Kd приведены на  рис .  3 .89 э в т 
для шнеко-центробежных насосов с р азличными типами подво-
дов. С увеличением К Dэ (увеличение Dш) до некоторого предела 
коэффициент Ссрв возрастает. 

Зависимость оптимальных значений (KD) op t  и максимально-
го значения кавитационного коэффициента быстроходности 
(Ссрв) шах от Кdвт приведена на рис. 3 .90. Оптимальные зна че
ния КDэ = 7-:--7,5, а ( Ссрв ) шах достигает значений 4000-;-4500 
при малых значениях К d . Видно, что увеличение потерь в под-вт 
воде (например,  переход от осевого к кольцевому подводу) 
уменьшает значение Ссрв на  8-:-- 1 5 % . С помощью графиков, при
ведеиных на рис. 3.90, ·можно выбрать диаметр шнека Dш и 
оценить значение (Ссрв ) шах. так .как при расчете значение Кdнт 
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Рис. 3.89. З ависимость кавитационного 
ко�ффициента быстроходности С ер в 

шнеко-центробежного насоса от коэф
фициентов шнека KD9 и Kdв·r (iп ..:;; 4°) : 
--- -осевой подвод; ---- кольце-

вой и полуспиральный подводы 

г 1 
l ! 
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Рис. 3.90. З ависимость максимального 
значения кавитационного коэффициен
та быстроходности шнеко-центробеж
НОI'О насоса и оптимальных значений 
коэффициентов шнека KD 9 и dв т от 

Кdвт (iп ..:;;; 4°) : 
осевой подвод; --- кольцевой и 

полуспиральный подводы 
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леnка определяется : диаметр втулки dвт находится из  предвари: 
тельного 1р асчета вала  насоса на  прочность ( н а  передаваемым 
крутящий момент) , а Q и w при  расчете известны.  

Для повышения антикавитационшых ,ка честв н асоса (or .  
рис .  3 .  90)  ди аметр втулки 
следует выбирать мини
м альным,  обеспечивая  лишь 
необходимую прочность в а
л а и.rш конструктивную це
лесообр азность.  При высо
ких требов аниях к антика 
витационным к ачествам на
сос а следует выбир ать ди а
метр шнека  близки м к опти
м альному. Если при этом 
получ аются большие зн аче

· .  3.9 1 .  Шнеко-центробежный насос с вы-
ставным шнеком ния Кпш , приводящие к з н а-

чительному . уменьшению 
к. п .  д. н асоса ( см .  рис .  3 .  38-3.  40) , то следует перейти от схемы 
н асоса с одинаковыми ди аметр ами шнека и входа в колесо 
(Dш = Do) (см .  рис .  3 .  1 ) к схеме с диаметром ш нека , больш им,  
чем ди аметр входа в колесо (Dш>Do) (рис .  3 .  9 1 ) .  Это позволит 
при высоких антикавитационных качеств ах н асоса получить 
и высокий к .  п .  д. 

Для .повышения напориости шнека иногда бывает необходи
мо увеличить диаметр втулки !Н а выходе ( увеличение  Dp) ; тогда 
целесообразно применить в шнеке июническую втулку ( с:м . рис .  
1 . 1 2) . 

3.3.7.2. Определение шага ш нека. Совместная 
работа ш нека и центробежного колеса насоса 

Исследования (см .  работы [ 1 3 , 75J) показывают, что аiНтика
витационные качества швеко - центробежного насоса ·будут опре
деляться ш неком , если на  режиме кавитационного срыва шнека 
создаваемый им н апор достаточе!Н для бессрывной работы цент
р обежного колеса .  Другими •словами ,  швеко-центробежный на 
сос надо проектировать т ак, чтобы :кавитационный срыв Ш!Нека 
происходил :несколько р аньше, чем ор ыв центробежного колеса ,. 
или одновременно с ним .  

Условие одновременiНого ·Срыва за1писывается ка·к равенство 
полного давления на выходе из  шнека на срывнам режиме  !П ОЛ 

ному давлению срыва цен11робежного колеса для наиболее опас
ных в кавитационном отношении  сечений шнека и колеса . Таки
м и  сечениями  для шнека и колеса являются сечения с наиболь 

шей скоростью н атекания потока ,  т. е. наруж1ный диа·метр шнека 
и периферийный диаметр входных кромок лопаrо·к колеса .  
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Примем, что струiiка,  покидающая шнек на  диаметре  Dш, по
ступает в колесо на диаметр D� ( см .  рис. 3 .9 1 ) . Тогда условие 
одновременности срыва получим из равенства полных энергий 
единицы массы жидкости  ( пренебрегаем потеря ми ) н а  выходе 
из шнека и на входе в колесо : 

Рп1 + �Р;срв +QH ш .п  = Pulu + д р;рв. u •  ( 3 .  167) 

где Нш,п - н апор периферийной реше11ки шнека ; Рп1 и Рпtц 
соответственно давления п аров жидкости на  входе в шнек и н а  
входе в центробежное колесо. 

В общем случа е  давления Рп 1 и Рпщ не  равны, так ·как  темпе
р атура на входе в центробежное .колесо выше, чем на входе в 
ш нек - из-за подогрева жидкости утечками, поступающими на  
вход в .колесо, и подогрева вследствие потерь в шнеке. 

При р а боте насоса на р асчетном 1режиме р азличием давлений 
упругости паров можно 'пренебречь .  В этом случае  )'!равнение 
(3 . 1 67 )  запишется так : 

где 

д р;срв +QНш.п = др;рв . u · ( 3 . 168)  

Разделим уравнение (3 . 1 68) на QU� : 
* * f>.pl cpв + 

Нш.н  _ f>.Pcpв . u 
--;:;г -;г - --;:;;г- ' to:' п п t=:' п 

и?. с2 

д р* - Л  n I u + n lп • 

срв . ц - срв .п "' 2 "' -2-, 

(3 . 169) 

wщ и сщ - скорости н а  периферийном диаметре D ;  входных 
�ромо,к ценТ!робежного ·колеса ; Л.срв.ц - �оэффициент кавитации 
центробежного колеса \Н а орывно·м режиме .  

Уравнение (3 . 1 69) является уравнением совмес'Гной ·р а боты 
шнека и центробеж•ного колеса .  Преобразуем уравнение (3 . 1 69) . 
Из треугольника с.коростей на входе в цент.робежное колесо 
мож,но заiПисать : 

где 

wiu = (UJ ц - Ct u ,,)2 + c�m u ; 
ciu =cim  п + сiи u • 
U1u = Uп ( D�fDш) · 

( 3 .  170) 

При допущении, что потери в пространстве между шнеком и 
колесом отсутствуют, течение будет подчиняться закону cur = 
= const ; тогда 

С1u п =С2и п (�� ) • (3 . 17 1 )  

где с2uп - закрутка пото.ка на  выходе из ш нека - на периферии . 
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Принимая, что осевая скорость на выходе из шнека 
c2z ( c2z = Ctz )  и меридиональная скорость на  входе в центробеж
ное колесо с 1mц неизменны по радиусу, получим 

где 
D2 

х = --э- . 
4D1b1 

(3 . 1 72) 

Коэффициент кавитации центробеЖ<ного колеса можно запи
сать в виде (см .  работу [ 1 3] ) 

Arpв . u =0 ,053 + ( 1 - 0 ,38 -1 ) С tц  + 
. Х U t u 

+(-8 - 0,6 15) (о.о7 + О,42 С tц ) ·  (3 . 173) 8о U tu 

где 6 - толщина входной кромки лопатки центробежного коле
са; c'l'o - толщина лопат.ки на р а·сстоя1нии 25 мм от входной 
к;ром,ки. 

Формула (3. 1 73 )  получена для случая отсутствия закрутки 
на входе в центробежное .коле,со, 'НО опытные данные позволяют 
заключить, что она может быть иопользована и при наличии за 
крутки. 

Напор шне.ка Нт.п можiНо выр азить следующим обр азом : 

н- - = C2u n  u2 ш . п 11г .ш . н  n ' 
Un 

(3 . 174) 

где 'l'}г.ш.п - гидравлический к. п. д. периферийной решетки 
шнека. 

Подставив выражения (3 . 1 70) , ( 3. 1 7 1 )  и (3 . 1 72 )  в уравнение 
(3. 1 69) , получим 

Ар;срв + '11 . C2u 11 =-1- Л [( zjl - �  Dш)2 + x2ciz ] + 
пu2 г . ш . п  2 CPR · It D n'  2 " п Uп ш Ull 1 U n 

+ _1 [X2:Iz +(D� ')2 c�u 2п ]• (3 .  175) 2 ип D1 un _ 

где Л.срв.ц после подстановки выражений ( 3. 1 7 1 )  и ( 3. 1 72) в 

(3 . 1 73) можно представить следующей формулой : 
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В уравнении (3 . 1 75)  величина л р* jQи2 как правило � ! ери п •  • 

известна из кавитационного расчета швеко-центробежного насо
са .  И_? уравнения (3. 1 75 )  можно найти ту закрутку c2uu на пери
фериином диаметре шнека, :при  которой обеспечивается одновре
менность кавитационного срыва центробежного колеса и шнека .  
Эта закрутка c2uu определяет потребный напор шнека . 

0, 7 

0, 5 1 

о) 
:L1 � с ч  ' 1 1 1 
-г O,J 1 

0, 2 . ...;._ 
/, 

0 , 1  /� 
�� и п  

� - i1 
1 1 

о () 1  0,2 

� :::;: 

о.з (Cz u ") U n А 

t1 р ;срв +�� Ц 1 1 1 ! P "J " "r'tttt' w 

1 

/--::-
.,..? :--

-- -

0, 4 

. 1 1 1 
' -+---! 

IYI l �7-f]-1 
• ....... v-- 1 ---+---� �pr - г  1 1 _, 

___.? - IL 
........ / r-

. /  1 
...- · i 1 

1 1 

1 н 1 
1 

0.5 О, Б 0, 7  0,8 ОД / Cz u n  

Рис.  3.92. К определению необходимой закрутки потока шнеком:  

с 1 ,;иn-0,3 ;  d вт-0 , 3; о/8 0 - 0,6 �5 ;  {-- - при x�l ;  D0/Dш �1 ;  
Ар* fQи2 --- -при x= O, S ;  D0/Dщ=1 ;  срв . ц п - ·- · - -при x= l ;  D0/Dщ =0 ,75 

Так как закрутrка c2uu входит и в левую, и в правую части 
уравнения (3 . 1 75 ) , то оно решается графическим путем. Сначала * 

�Рtсрв Нш.п 
определяют для ряда значений Сzипfии сумму 2 + --2 - -

QU 11 Uп 
левая часть уравнения (3. 1 75 ) , а затем находят значение 
t:. p;pв . и /QU�- правая часть уравнения (3 . 1 75 ) . Точка пересечения 
соответствующих зависимостей (рис. 3. 92) дает значение Сzипfии. 
удовлетворяющее уравнению (3 . 1 75 ) . При расчетах можно при
нять, что 'l']г.ш.п равен к. п. д. ш нека 'l']г.ш = 0,470,5 ( см .  работы 
[47 ,  74]) . 

Из рис .  3. 92 видно,  что уравнению (3 .  1 75) могут удовлетво
рять два значения Сzипfии - большее и ·меньшее (см. точки В и 

А на  рис. 3 .92 ) . Нас интересует меньшее значение Сz ип!ии, так 
как ему соответствует ме,ньший 1н апор шнека . 
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По отно,сителыной за1крутке можно определ ить угол лопатки 
шнека на  перифери и :  

tg �2л .п 
C Jz C J z /U11 

1 _ C2u n 
Un 

Шаг шнека на  выходе определит.ся по фор муле 

S2 = 'ЛDш tg �2л .п , 

(3 . 176 ) 

(3 . 177) 
или, с учетом выражения (3. 1 76) , 

D -_c_,l=..zi_U.:.:.n_ S2 = :J1 ш 
1 _ C2u " Un 

(3 . 178)  

На tпотребный напор шнека и величину ша•га s2 влияют соот
ношение площадей выхода из  шне1ка и входа н а  лопатки колеса 
: (коэффициент х) и соотношение диа,ме'Dров шнека и входа н а  ло
паvки центробежного колеса D�/Dш [см .  формулу (3. 1 75 ) ] . 
Уменьшение х (увеличение 1площади входа на  лопатки колеса ) 
уменьшает величину АР;рв_ц!Qи� - вследствие уменьшения 
Лсрв.ц [см . формулу (3 . 1 73 ) ] и ,  следовательно, уменьшает потреб
ный напор шнека, угол Р2л.п и шаг  s2 . 

В случае  шнека постоянного шага s 1  = s2 = s ; П1ри этом умень
шится угол ата1ки , что благоприят:но окажется н а  антикавитаци
онtных .качествах шнека и нсего шнеко -центробетн ого насоса .  
Та1ким обр азом , при прое:ктировании центробежного колеса на 
до стремиться обеопечить его высокие антикавитационные каче
ства .  Обычно принимают х = 0,65-;--0,8 .  

Из выражения (3 . 1 75 )  трудно выяснить влияние отношения 
D�/ D� на необходимый напор шнека .  Однако р асчеты показы· 
вают, что в обычно вс11речающихся 'П!ределах значений D;fDш = 
=·0,75-;-- 1 , 1  влияние оТiноше:ния l}�jD� на  необходимый н апор 
щнека невелико . 

Из рис . 3.92 видно , что ш нек для совместной р аботы с ко
лесом должен ,проектироваться ·с малыми значениями отношения 
с2ип/Uп, не превышающими 0,2-;-0,3. При этом коэффициент тео
ретического напора шнека llт.ш = Нт.ш!и;Р достигает значений 
0,5-+-0,7, а степень реа1ктивности на среднем диаметре - 0,65-:-
0,75. Следовательно, требуетt:я ,  чтобы ш нек в основном повы
шал статическое давление на входе в центробежное колесо . 

Для шнека постоянного шага s = const и шаг  н а  входе s 1 
должен быть равен шагу на выходе s2,  подсчитанному по форму
ле (3 . 1 78 ) . Угол лоп аток на входе будет р авен углу лопаток на 
выходе : � 1 л.п = Р2л .п· Тогда угол атаки на наружном диаметр е  на  
входе найде'ГСЯ ка·к разность углов : 
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где �m - угол потока н а  входе на  периферии шнека : 

�Iп =arc tg ( Cizfuп) ,  

а о11ношение c i zfип определяется при  антикавитационном расче
те шнека (см .  далее р азд. 3 .4 ) .  

Угол атаки iп не  должен превыш ать 3+5°. Большая  его ве
личина приводит к значительному ухудшению антикавитацион
ных качеств шнеко-центробежного насоса [см .  формулу ( 3 . 1 5 1 ) ]. 
Если угол атаки iп, подсчит3!нный по формуле  (3 . 1 79 )  при 
� I л .п = �2л.п, окажется меньше 3+5°, то 'МОЖ'НО остановиться на  
шнеке постоянного ш ага : s = s 1 = s2 .  Тогда угол лопат'КИ � I л .п и 
шаг  шнека s 1  н айдутся из  выражений : 

R - ta (C Jz )  ' . . 1-'Iл .п - аrс ь -;;;; l lп , 

SI = ЛDш tg �!л п • 

(3 .  1 80) 

(3. 1 8 1 ) 

Если же  iп будет больше 3+5°, то ·следует принять угол атаки 
р авным 2-7-3° и применить шнек •переменного шага  с s1 < s2, под
считанного по формуле (3. 1 78) . 

Напомним , что напор шнека постоянного ш ага  создается 
благода1ря н аличию угла атаки : поток в .решетке шнека повора 
чивается на  угол,  'Р авный углу атаки .  При  .нулевом угле атаки 
шнек постоянного ш ага не будет создавать напора .  В ш неке пе
ременното шага  напор создается .как благода,ря н аличию угла 
а таки,  так и 'из - з а  изогнутости профиля. В принципе,  при  вуле
вом угле ата,ки шнек леременнога шага  будет создавать н апор .  

Технологически шнек перемен!Ного шага значительно сложнее 
шнека постоянного шага .  

Для повышения к.  п .  д .  насоса может оказаться целесооб 
разным применение  шнека переменнаго шага  для создания оп
ределенной закрутки •на входе в центробежное колесо ( см . разд. 
3 . 1 . 1 . 5 )  ( особенно в случае центробежных колес с DJ !Dz> 0,5 ) . 
Этой зшк,рутке, каrк правило, будет соответствовать 6ольший на 
пор ,  чем это необходимо для получения высоких антикавитаци
онных качеств насоса .  Поэтому а!Н'тикавит ационные качества  н а 
соса с таким шнеком могут быть несколько хуже.  

3. 3. 7. 3.  Густота решетки шнека, число лопаток, длина лопатки 
и другие конструктивные параметры шнека 

Кавитация в шнеке начинается в области входа .  По  мере 
движения жидкости по межлопаточному ,каналу давление воз 
р а стает и паравые .каверны исчезают (пар  конденсируется ) . Для 
исчезновения каверны в области повышенного давления необхо
димо определенное время .  Поэто'Му нужна достаточная длина 
межлопаточного канал а шнека для того, чтобы каверн а  исчезл а 
до выхода из шнека и не распростр анил а сь н а выход из него. 
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Раопростра1нение кавитационной зоны на  область выхода п р и в� 
дит к резкому падению напора  шнека и в связи  с 1Iедостаточ 
ным давлением на входе в центробежное колесо - к кавитаци 
онному срыву центробежного колеса и всего насоса .  То ,  что с 

увеличением ка витационной зоны в колесе напор шнека п а д а ет ,  
"lp rlжjкг 
+О 

J, 

f.U 

10 
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Рис. 3. 93. Изменение энергии дав
ления п о  длине шнека при различ

ных давлениях на входе :  
1-р в х  =0,4 Мнfм'; 2-р в х  =О,о72 М н /м' 

показыв ают опытные данные .  
Из рис .  3 . 93 видно,  что с уве

личением кавитационной зоны 
( с  уменьшением давления на вхо
де в шнек) уменьшается н апор 
11ериферийной решетки шнека и ,  
I,Ледов ательно, н апор всего шне
ка .  Основное повышение давле
чия при этом приходится на вы
ходную ч асть шнека .  Поэтому 

л для поднятия н апор а шнека до 
величины, соответствующей от
сутствию к авитации в шнеке 
( большое давление на входе ) , 
требуется увеличить длину шве
ка ,  длину межлоп аточного ка
нал а . 

Густота решетки шнека, кото-
р ая определяется как отношение 
длины межлопаточного канал а  
(длины лопатки ) шнека к ш агу 
решетки на средн�м ди аметре :  

ь., . ср 'tcp = --, 
tcp 

(3 .  1 82) 

принимается равной 2 -;-2,5 .  Густота решетки шнека, число ло
паток и длина лопатки связа1ны между собой . Так как 

лDср 
fcp = -- , 

Zш 
то ,  с учетом выражения (3 .  1 82 ) , 

Ьл . срZш 'tcp = --- . 
лDср 

(3.  1 83) 

Число лопаток Zш, как правило, выбирается равным 2 .  Но 
при больших диаме11рах шнека Dcp ( большой диаметр Dш) для 
получения необходимой густоты 'tcp при zш = 2 может потребо
ваться большая длина лопатки Ьл . ср [см. формулу (3 . 1 83 ) ] и, 
следовательно, большая осевая длина шнека .  Для уменьшения 
осевой длины можно пойти на увеличение числа лопаток до 
Zш = 3, несколько ухудшая при этом антикавитационные качест
ва насоса ( см .  работу [74] ) . Кроме Ьл .ср, осевая д.тшна шнека за -
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висит и от ряда других параме-гров : углов кануснасти шнека 
в 1 и I J  2 ( см .  рис .  3 .9 1 ) ,  за•кона изменения шага шнека по длине 
(для шнека переменнога шага , s = vaг ) . 

У г л ы к о н у ·С н о с т и ш •Н е к а 

Для улучшения антикавитационных качеств шнек выполня
ется с углом к01нуоности на  входе в 1 ( см .  рис .  3.9 1 ) ,  который сос
тавдяет 90-;- 1 20°. При наличии угда конуевости на входе О 1 , в 
резудьтате действия центробежных сид потока, закрученного 
кор•невыми сечениями, давдение на  входе в периферийные .сече
ния решетки шнека возрастает. Это облегчает условия работы 
перифер·ийны4 сечений при •кавитационных •режимах .  Иногда 
для увеличения стой.кости лопатки шнека к колебаниям вводится 
конусность н а выходе 6 2 = 1 40-..;.- 1 60°. Меньшие значения в 1 и О 2  
соответствуют ·малым диамеl ·р ам  Dш. 

П о д р е з к а  в х о д н о й  ч а с т и  л о п а т к и  ш н е к а  

Благоприятное влияние н а  а•нтикавитационные свойства шне
ка оказывает подрез•ка вхоДiной части лопатки радиусом 
R = (0,25--;-0,35) Dш ( см .  работу [75]) ( рис .  3 .94,  Б) . 

л) Б) 

а) 

6 )  

Рис.  3 .  94. К профилированию 
шнека 

Т о л щ и н а  и п р о ф и л ь л о п а т о к  

Профиль JlОПа1жи шнека выпо.пняется в виде сечения прямой 
( при s = coпs�) или изоrн�той (при  s = vaг)  пла.сrины с заос'Грен
ными ВХОДНОИ И ВЫХОДНОИ КрОМ'КаМ И ( рИС . 3 .94, а, СМ .  работу 
[70] )  или в виде треуrол�ника (рис . 3 .94 , б, см.  р аботу [75]) .  
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Толщина лопа11ки должна выбир аться возможно меньшей 
для уменьшения загромождения сечения .  Из  сообр ажений проч
ности корневые сечения до.пжны иметь большую толщину, че:-.1 
периферийные. Обычно ( 6max) вт равно 0,0 1 5-+-0,02 от д.п ины .lо 
п атки в корневом сечении ,  а ( бmах) п равно 0,005-+-0,0 1  от д.пины 
.попатки в периферийном сечении ( см .  'р аботу [70]) . 

Д.пина заострения входной кромки до.пжна составлять 
40-+-50 % от д.пины лопатки, а выходной кром,ки -- 20--;-30 % от 
д.пины .попатки . Для улучшения антикавитационных качеств по
верхность .попатки надо выпо.пнять с чистотой \76 - \7 7 ( см .  ра 
боту [86]) . 

Р а д и а .п ь н ы й з а з о р  ш н е к а  

Д.пя уменьшения перетекания жидкости с одной стороны .по
пат.ки н а  другую и устранения возмож1ности появления щелевой 
кавитации р адиаJlЬ'НЫЙ зазор надо выдерживать м инима.пьно 
возможным из конструктивных и техно.погичесжих соображений .  

О с е в а я д л и н а  ш н е к а  

Осевая д.пИiна шнека определяется зн аченинми параметров 
Dш, dвт, S t , s2, 6 1 , 6 2 ,  Тер и Zш, рекомендации по выбору которых 
бы.пи р ассмотрены в данном разделе .  

Остановимся на  опреде.пении осевой длины шнека постоянно
го шата (s t  = s2 = s ) . 

а )  LUнек постоянного tuaгa 

Пусть представ.пенная на рис. 2 .62 'Р ешетка шнека является 
разверткой цилиндричеокого сечения шнека по среднему диамет
ру Dep. Тогда осевая  длина  на этом диаметре опреде.пится из 
выражения 

l z  ер =  Ь л . eps in�л .ep . 

Выразим Ьл. ер чере·з густоту решетки тер из формулы ( 3 .  1 82) ,  
а уго.п �л . ер через ш аг ш нека s = :rtDeptg�л . cp . По.пучим 

:rtDcpTcp S 
lz cp = s in arctg --. (3 . 1 84) 

Zш :rtDcp 
Из рис .  3.94,  А легко установить следующую 

д.пиной шнека lzш и lzep : 

l l Dср - dнт ( е ! + 
62 )  

z ш = z ер + 
2 

ctg 2 ctg 2 . 

связь между 

(3 .  1 85) 

После :подстановки выражения (3 . 1 84 )  в фор мулу ( 3 . 1 85)  по
лучим 
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[ 2 :rtt'cp s in  a rc tg -5- -
] 

lz ш =-D;_P ____ 
z
_
ш 
__ n_D.....:cp:.._ + ( 1 -�: ) ( ctg е� + ctg i ) • 

(3 . 1 86) 

б ) Шнек переменнога шага 
С достаточной степенью точности можно определить lcp для 

ш нека переменнога ш ага по формуле ( 3 . 1 84 ) , используя средне
арифметическое значение шага шнек·а : 

:rtDcpt'cp . 5 1 + 52 
-__:;_� s in arctg ---zш 2:rtDcp 

Тогда длина шнека lzш найдется с помощью формулы 
(3 . 1 85 ) : 

[2:rtTcp s in a rc tg 
51 + 52 

] 
lz �. = D_;_P ----zш __ 

2_n_D.....:cp:.._ + ( 1 -�:Рт )(ctg i +ctg i )  . 
(3 . 1 87) 

Сравнение формул (3 . 1 86) и (3 . 1 87)  rпоказывает, что для по
лучения одинаковой густоты tcp шнек переменнога шага должен 
иметь большую длину, чем шнек постоянного ш ага с тем же 
значением шага на входе s 1 • 

С р е д н я я  л и н и я  п р о ф и л я  л о п а т к и ш н е к а  
п е р е м е н н о г а  ш а т а  

При s = -const средняя линия 'профиля лопат,ки .п:редставляет 
собой rпрямую линию, при s = var - изоnнутую линию с плавно 
меняющимся шагом от s 1  до s2 (см .  рис. 2 .64 ) . Найдем выраже
ние для аредней линии лопатки шнека переменнога шага .  

Для винтовой линии осевое смещение lz связано с уг_ловым 
смещением а (см. рис .  3.94 , Б)  выражением 

dlz = (sj2л) · da . (3 . 188) 
З ададимся закоНО'М изменения шага s в зависимости от уг

ла а в виде 

(3 . 1 89) 

Принятый закоiН из-менения s должен удовлетворять двум 
условиям . Он  должен обеспечивать з аданную длину шнека lzш 
{см . формулу (3 . 1 87) ] и малое изменение шага , а следовательно, 
и угла лопатки на  начальном участке. Последнее ,необходимо 
для того ,  чтобы подрезка входной кромки лопатки под углом 6 1 
не привела  -к значител!'ному увеличению угла ата-ки ( из-за уве-
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личения угла лопатки )  и ухудшению антикавитаuионных качеств 
шнека . При n = 5-;- 7  изменение угла н а  начальном уча стке ло
патки достаточно мало. Принимать большие значения  n неuеле
сообразно, "так  как, хотя изогнутость начального участка лопат
ки при этом уменьшается, :но изогнутость выходной части лопат
ки увеличивается ,  что может привести к увели•Jению отставания  
потока от  лопат:ки и падению напора  шнека .  

Найдем связь коэффициента k с lzш· Подставив выражение 
( 3 . 1 89 )  в (3 . 1 88 )  и проинтегрировав полученное уравнение от 
s 1 до s2, получим  

откуда 

l = (s2 + ns 1 ) (s2 - s 1 )1 1 n  z ш 
2лk (п + 1 )  

( 3 .  1 90) 

Уравнение р азвертки шнека lz =f ( a) ,найдется интегрировани
ем уравнения (3 .  1 88 ) , с учетом выражения (3 .  1 89 ) : 

S kn 
lz = -1 а +  an +l

. 
2л 2л (п + 1 ) 

Тогда ур авнение для средней линии ,профиля лопатки на  ди
аметре  D, учитывая ,  что x = aD/2 ( см .  рис .  3 .94 ) , будет иметь 
вид 

(3 .  1 9 1 )  

Построен-ие средней линии  1профиля для среднего диаметра 
показано rНа рис .  3.94,  А .  

3.3.7.4. Установка конуса перед центробежным колесо"" 

Положительное воздействие 1на антикавитационные качества 
насоса оказывает установка неподвиж:ного конуса перед центро
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бежным колесом ( рис .  3.  95, см .  р аботу 
[79] ) . Бл агоприятное влияние  конуса 
можно объяснить тем,  что конус отсекает 
обр атные токи , выходящие из  центробеж
ного колеса ( см .  р аботу [99] ) , и осл аб 
.1J яет их вредное влияние  на  р аботу 
шнека .  При постановке конуса умень
ш ается з атр ата энергии потока , посту
п ающего из шнека,  н а  поворот обр атных 

Р нс . 3 .95. Центробеж
ное колесо с конусом на входе 



1 оков и н а п р авление и х  в колесо.  Уст анов к а  ко н у с а  п е р ед ш ве 
ко м п о  этой п р ичине т акже м ожет б ы ть пол езной . Кр о м е  того,  
ко н ус,  р а сположен н ы й  перед центробеж н ы м  KOJi eco м ,  н а п р а в 
ляет по потоку утечки,  п р оходя rци е  ч е р е з  передн ее уплотнение .  
В это l\1 cJiyч ae утечки не н арушают поток, в ы ходяrци й и з ш не к а . 

3.3.7.5. Ш веко-центробежный насос с двухсторонним 
входом 

Удучшение антикавитационных ,качеств швеко -центробежно
го насоса может быть поJiучено применением двухстороннего 
входа ( рис .  3.96) . Через каждый вход поступает половина всего 
расхода жидкости, подаваемой н асосом .  Скорость на входе в 
шнек c 1 z уменьшается , что приводит ·К уменьшению кавитацион -
ного п адения давJiения t:. р;рв [ом . ф о р м уJiу (3 . 1 56) ] .  

3 
u--�--.U....------,r--->-J q 

Рис.  3.96. Шнеко-центробежный насос с двухсторонним 
входом 

Если  необходимости в уменьшении t:.р;рв нет или ecJiи эта 
величина з адана,  то при  двухстороннем входе [см .  формуJiу 
(3 . 1 63 ) ] можно увеJiичить )'IГJiовую окорость ffi в V2 раз ( при !Не
изменной величине Ссрв) , так как расход через шнек уменьшает
ся в два раза .  В действительности увеличение угловой .скорости 
будет нескоJiько меньше, так как ДJI Я насоса с двухсторо·нним 
входом величина Ссрв будет меньше, чем для насоса с односто
ронним входом .  Это происходит ·как из - з а  увеличения коэффи-

к 2 , 1 3d8т 
циента dвт = � r  (уменьшение расхода через шнек) 

"У Qjoo 
(см .  рис .  3.90) , так и из-за того, что в насосе с двухсторонним  
входом по конс11руктивным сообр ажениям неJiьзя использовать 
осевой п одвод, а в насосе с односторонним входО :\1 это сделать 
можно . 

Отметим ,  что ·применение двухстороннего входа позвоJiяет 
не  только улучшить антикавитационные качества  насоса ,  но и 
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несколько увеличить его к .  п .  д. при больших ns* и KDo (см .  
рис .  3 .39 и 3.40 ) . Вместе с тем, двух·сторонний вход усложняет 
конструкцию насоса и увеличивает его массу, поэтому вопрос о це
лесообразности применения двухстороннего входа должен рас
смат,р иваться в каждо:-.1 конкретном случае  отдельно. 

3.3.8.  П Р И М Е Н Е Н И Е  БУСТ Е Р Н ЫХ Н АСОСОВ В С И СТ ЕМАХ П ИТА Н И Я 
Ж РД 

3.3.8. 1 .  Лопаточные бустерные насосы 

Для повышения анти:кавитационных ,качеств системы питания 
ЖРД используют вспомогательные ( бустерные)  н асосы (см.  ра
боты [3 1 , 34]) . Бустерный !Н асос устанавливается перед основным 
шнеко-центrробежным н а сосом ТНА двигателя (рис .  3 .97 и 

4 5 

и 3. 97, а )  и ,  как  пр авило, его в ал 
вращается с м еньшей частотой , чем 
вал основного насоса .  

1 Н азначение бустерного н асоса 
состоит в повышении давления от 
давления на входе в систему пита
Jшя до давления ,  необходимого для 
бессрывной р аботы шнеко-центро
бежного н асос а .  Бустерный н асос 
ввиду меньшей частоты вращения 
его вала требует для бессрывной ра 
боты меньшее д авление н а  входе, 
поэтому его постановка  позволяет 
уменьшить давление н а  входе в си
стему питания и ,  следов ательно , 

Рис. 3.97.  Бустервый лопаточ- давление в баке .  Частота вращения 
f!ЫЙ н а с ос в с н етеме питания :  в ал а  основного н асоса при н аличии 
/-бак с ком понентом топлива ·  2 -
бустерныii н асос : 3- rндра влическа я 
турбина бустерного н асоса · 4-ос
новной н асос ; б-турбин а основного 

насоса 

бустерного может быть выбр ана 
большей. Практически в этом слу
чае антикавитационные свойства 
основного н асоса уже не являются 
огр аничив ающими .  

Для установления связи между частотой вр ащения w вала  ос
новного насоса ТНА и минимально допу.стимым давление:-.1 на  
входе в бустервый насос ( в  систему питания ) в р асчетах фор
малыно •применяется кавитационный .коэффициент быстроходно
сти систем ы питания :  

С - 9 <o YQ с , п  - 2  8 ( • 1 )314 , дрсрв Q б.н 

(3 .  1 92) 

где Q - объемный р асход через основной насос в м3/сек. 
В качестве бустерных насосов можно ис-пользовать лопаточ

ные ,н асосы - как осевые (шнеки ) , так и центробежные и шне-
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ко-центробежные, или струйные насосы - эжекторы (рис .  3 . 98) . 
При использовании лопаточных бустерных насосов величина 

Сс .п  достигает 10  000-;... 1 5  000, а при использовании струйных на 
сосов - 8 000-7- 10 000. 

Бустервые ;насосы 'Могут выпол;няться встроенными в турбо
на.соаный агрегат (рис . 3.99) ;  такие насосы. принято н азывать 
преднасосами .  Если вспомогательный насос выполнен в виде от-

Рис. 3 .97, а .  l(онс1 р уктивная схема бустерного насоса с гид-
р авлической тур биной : 

1-подвод бустерного насос а ;  2-колесо бустерного насоса ; .1-лопаткн 
первого направляющего аппарата ; 4-лопа гкн второго н аправляющего 
аппар ата, через которы е  осуществляется подвод ж идкости к гидр ав· 
лической турбине;  5-подвод турбины; б-отверстия:  7-сопловой аппа
рат турбины; 8, 9-направляющне аппа раты ; 10-рабочliе колеса тур ·  

бнны; а-подшипники ; 12-отвод 

дельного агрегата, то он называется подкачивающим насосом 
(см .  рис. 3 .97) . 

Активная жидкость для струйного бустерного насоса отбира 
е"Гся на  выходе из основного насоса или из полостей высокого 
давления основного насоса .  ЛоiJатоЧiные преднасосы могут при
водиться от вала основного насоса через редуктор ( гидравличе
ский или механический ) , уменьш ающий частоту вращения вала 
бустерного на·соса .  Для !Привода подкачивающих лопаточных на 
сосов может быть применена  гидравлическая турбина,  р аботаю
щая ·на жидкости высокого давления; поступающей от основного 
насоса .  Возможная компоновка бустерного насоса с гидр авличе
ской т)"рбиной приведена н а  ·рис .  3 .97 , а. 

Чаще привод .подкачивающих 1насо·сов осуществляе"Гся от га
зовой тур бины, газ для ·которой вырабатывается в сmециальном 
газогенераторе, а может та•кже о-гбираться из основного газоге
нератора  или на выходе из осi>:овной тур бины. Если  компонент 
:к,риогенный, то турбИiна может ;р аботать на парах  этого ко·мпо
нента ( см .  р аботу [ 1 1 2] ) .  Газифиrкация компонента при этом бу
дет происходить или в специальном теплообменнике, обогревае
мом газом, выходящим из турбины, или в рубашке охлаждения 
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камеры сгорания ( см .  ра боту [ 1 1 2] ) . Газ после тур бины выбра
сывается в атмосферу, что приводит к пекоторому уменьшению 
удельной тяги двигателя .  Последнее обстоятельство вызывает 
необходимость проектирования подкачивающих лопаточных на 
сосов и их турбин с высоким •К . п .  д. 

Лопаточные бустерные насосы применяются в ЖР Д с авто · 
ноrvшой и пред:камерной тур бинами .  Струйные насосы, имеющие 
·значительно меньшие к .  п .  д . , целесообразно применять в ЖР Д 
с предкамерной турбиной. В ЖР Д с предка·мерной тур биной 
увеличение мощности тур бины в результате отбора жидкости !На 

струйный н асос не приводит 
к уменьшению удельной тяги, 
а только требует повышения 
давления и темпер атуры в rа
зоrенер аторе .  

Подкачив ающие н асосы 
р аспол агают в непосредствен
ной близости к баку компо
нента ,  поэтому применение 
подкачивающих насосов по 

Р и с .  3.98. Бустерный струйный насос зволяет р аботать при меньшем 
в системе питания : давлении в б аке, чем в случае 

/-ба к с компонентом топлива ; 2-бустер
ный струйный насос ;  а-сопло бустерного 
н асоса :  4-основной н асос; 5-м а гнстра л ь  
комnонента высокого дав.�ення,  ведуща я к 

соnл у 3 

применения предвключенных 
н асосов, на величину потерь 
в м агистр али от б ака до 
входа в предвключенный н а -
сос. 

Давление на входе в бустервый насос, необходимое для его 
работы без кавитационного срыва, можно определить из выра 
жения для кавитационного коэффициента быстроходности бус
терного насоса Сб.н в следующем виде : 

298Qы 4i3Q2/3 
б . н  + с4t з  Рп · 

б. \'>  
(3 , 1 93) 

После подстановки выражения (3 . 1 93) в формулу (3 . 1 92 ) за 
пишем : 

(3 .  194) 
Увеличение Сб.н и уменьшение частоты вращения вала бустер

ного насоса Wб.н ведут .к понижению 1необходимото давления на 
входе в систему питания [см .  формулу (3 . 1 93 ) ]  и к улучшению ее 
антикавитационных ·качеств [см .  фор мулу (3 . 1 92 ) ) . 

Осевой шнековый и шнеко-цен11робежный насосы имеют 
большие значения кавитационного ;коэффициента ·быстроходно
сти, чем центробежные 1насосы, поэтому 1применение их в ка Ч f' 
стве вспомогательных насосов предпочтительнее. 
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Потребный на:пор бустерного 1насоса Нб.н определяется нз ус
л овия бессрыв,ной р а боты основного шнеко-це!Нтробежного насо
са  при ускорении  ракеты, равном нулю:  

(3 .  1 95)  

(3 . 1 �6)  

где QLcoпp - потери полного давления в м а гистрали  от выхода 
из  бустерного насоса до входа в основной швеко-центробежный 

Рис. 3.99. Шнеко-центробежный насос с преднасосом :  
/-преднасос; 2-основноii ш неко-центробежныii н а сос 

насос ;  Р :рв - срывное давление основного швеко-центробежно
го н а-сос а ;  l - р аз!Ность уровней р асположения бустерного и ос
новного !Насосов . 

При  больших потребных напор ах бустерного насоса требуют
ся большие углы атаки на  входе в шнек постоянного шага ,  что 
ухудшает антикавитацион:ные ,качества шнека .  В связи с эти м 
при больших потребных напорах (обычно больших 50 -7-
1 00 дж/кг) в-с,помогателыный !Насос следует выполнять в виде 
шне.ка 'переменного ш ага , а при на1Порах, превыша ющих 1 0{}-;--
1 50 дж/кг, - шнеко-центробежным.  

Р асчет .геометрических размеров и характеристик бустерных 
швеко-центробежных насосов производится так же,  как и рас
чет основного шнеко-ценТiробежного насоса .  Энергетические ха
рактеристики швекового насоса определя ются с помощью соот
ношений ,  приведеиных в разд. 3 .2 .3 .3 .  

3.3.8.2. Струйные бустерные насосы (эжекторы ) 

В качестве бу.стерных н асосов в ЖР Д используют струйные 
насосы, !КОторые мы будем называть эжекторами. В системах пи
тания ЖР Д от струйного аппаl-' ата требуется повышение давле
ния .  

Конструктивно эжектор более 1прост, чем бустервый лопаточ
ный насос .  Од-нако дл я 'получения большого напора эжектора 
требуется большой рас�од активной жидкости , поэтому эжекто-
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ры следует применять в тех случаях,  когда требуемый напор 
меньше 1 50-;--200 дж/кг .  Потребный напор эжектора определя
ется так  же, как и напор лопаточного бустерного н а соса [см .  фор
мулу (3 .  1 96) ] . 

Н а рис .  3 . 1 00 приведена cxei\t a эжектор а .  Эжектор состоит  из 
конфузора ,  цилиндрической .камеры смешения ,  диффузора  и соп
ла ( или  нескольких сопел ) активной жидкости . В сопле проис
ходит преобр азование энергии давления активной жидкости в 
кинетическую энергию.  В камере смешения  в .процессе тур бу
лентного перемешивания происходит iПередача энергии от а ктив
ной жидкости к эжектируемой, поступающей на  вход в эжектор 
( сечение  0-0) . 

· а  х z IJ 

с, .., 
С"а � -- -- -С", 

l o  2 J 

Рис. 3. 1 00. Схема струйного насоса ( эжектора)  с одним 
соплом 

Если  сопло располагается в конфузоре, то процесс смешения 
н ачинается в конфузоре .  При смешении  а ктивной и эжектиру
емой жидкостей давление  эжектируемой жидкости возра.стает, а 
скорость активного 1потока уменьшает.ся ( р ис .  3 . 1 0 1 ,  см .  работу 
[ 1 04]) . Смешение струй завершается в сечении 2-2, где поле 
скоростей практически выравнивается . Диффузор предназначен 
для ;преобр азования ,кинетической энергии  перемеш анного пото
ка в энергию давления .  На выходе из диффузора скор ость дос
тигает величины, которую необходимо иметь на входе в основной 
шнеко-центробежный на.сос . 

Рас·смотрим  сначала эжектор , орез сопла которого располо
жен в сечении  входа в камеру смешения (см.  рис .  3 .  1 00) . Для 
определения повышения давления в эжекторе  используем теоре
му о количестве  движения для сечений 1-1 и 2- 2, полагая ,  что 
трение о стенки ка меры смешения отсутствует ( в  дадьнейшем 
вдия,ние трения учтем с помощью опытных коэффициентов ) :  

Gaca + Gct - (G. + G ) c2 = F2 (P2 - Pt ) , (3 .  1 97) 
г де G и G а - соответственно массовые расходы эжектируемой 

и активной ( эжектирующей ) жидкостей ;  
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с2 - средняя скорость перемешанного потока в се
чении 2 - 2; 

р1 и р2 - соответственно да вления жидкости в сечениях 
1 - 1  и 2 - 2; 

F2 = F1 = Fк . с - площадь камеры смешения .  
Будем полагать, что плот:ность  жидкости во всех сечениях по

стоянна ( одина.ковая температур а ) ; тогда можно записать : 

G =gQ ; G a= QQ8 И G + Ga =g (Q + Qa) . 
р -ро 
-Р-�т 
О, 007 г---т----т---т-т---г·-т---,::;::;'F"''<:Г"=�"""'9 

O,OOБ I---I-++--+-t-7"т--t---t--::::;j�f""""'1 
0,01}51---+---+----r-

0,004 1---+--+-·-+---i--,f
�ооз �+-+��L4- ��+-�-г-,� 
�ooг l--+-�-4'+��-r-+-r-т 
0,00 1 1--+-����r-+--t-·-r 

о �����-1--�т-1--г 

- 0 00 1  . 
[) ' длина проточноu ча сти эжектора 

з. [' с f 2 

Рис. 3 . 1 0 1 .  Изменение давления и скорости по 
длине проточной части ЭlКектора 

Скорости Ct, Са и с2 выр ажаются через объемные ра сходы 
следующим образом : 

Q С = Qa ; 
а / 1 

где f1 - площадь выхода из сопла .  
Подставим эти соотношения в формулу (3 . 1 97) и получим вы

ражение для р азности давлений ЛР 1-2 = р2-р1 в виде 

I1P1-2 = Q�Q [ t  + _д:_ - ( 1 + q)2 ]
, f1F2 т - 1 т 

(3 . 1 98) 

где q = Q/Qa - называет·сЯ: коэффициентом эжекции;  m = F21f1 •  
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0Тiнесем р азность давлений 11р 1_2 ·к 1кинетичесжой энергии ак
тивной жидкости н а  выходе из сопла ;  тогда �получим 

- _ !J.Pl-2 _ 
2 r 1 + q2 ( 1 + q)2 

J A PI-2 _ __ _ _ -- - . 
с 2 т т - !  т а -

а -2 

(3 . 1 99) 

Повышение давления в эжектор е  представляет собой раз
ность давлений жидкости !На выходе из эжектора ( сечение .З-3) 

и эжектируемой жидкости на  входе в эжектор ( сечение 0-0) . 
Повышение полного давления в эжекторе без потерь А Р:ж = 

= р;- р� можно выразить через 1'1р 1_2 следующим о бразо м :  . 
2 2 * с2 с1 

АРэж = APt-2 + Q 2 - Q -
2
- · (3 . 200) 

Повышение статического давления запишется в виде 

2 2 
* со сз 

А Рэж = А Рз-о = АРэж + Q 2 - Q -
2
- . (3 .  20 1 )  

Разделив выр ажения (3 .200 ) и (3 .201 ) н а  gc� /2, получ им 
- ·  ( 1 + q)2 q2 11 Рэж = А Рt-2 + m2 

-
(m - 1 )2 

А Р:ж= .!:.__ [ 1 + _д:_ + ( 1 + q)2 ] + ( 1 + q)2 q2 
т т - 1 т m2 (т - 1 )2 

(3 .  202) 

(3 . 203) 

где F0 и F3 - соответственно площади входа в эжектор и выхо
да из !Него .  

Обычно второй член в .квадратных скобках выражения 
(3.203 ) близок к едИ!нице, поэтому повышение статического дав
ления в эжектор е  практически 1р авно ловышению полного дав
ления .  

В р еальном случае  будут иметь место потери  на трение в 
конфузаре эжектора ,  потери на  смешение и трение в камере 
смешения и потери в диффузоре при преобр азовании кинетиче
ской энертии жидкости в потенциальную. Н а  оонавании опытных 
данных (С'м .  р аботу [8 1 ] )  предложена следующая эмпирическая 
формула для определения повышения давления в эжекторе :  

АР�ж -= 2
m

- 1 ,
2 (Зq + 1 ) + ( 1 + q)2 (3 . 204) 
m2 m2 (F3[F2)2 

Р ассчитанные по формуле (3 .204 ) :кривые зависимости повы
шения давления  в эжекторе от q и т приведены на  рис .  3 . 1 02 .  
В идно, что относительное повышение давления в эжекторе 
f:.р:ж увеличивается при уменьшении коэффициента эжекции q 
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(увел ичение р асхода а ктивной жидкости ) и п р и  уменьшен и и от
ношения площадей т (уменьшение ·nлощади к а м еры смешени я ) . 
При выбр а,нных значениях q и т а бсол ю11ное повышение давле
ния в эжекторе  dР:ж будет тем больше, че�f больше скорость 

а ктивной жидкости са :  

Са =� -. f2 Ра - Р! 
, (3 . 205) v Q 

где «р - коэффи циент расхода сопл а ;  Ра - давление в месте от

бора активной жидкости (давление  з а  н асосом ) . 

- /f  ..1 р'3Ж O,OJO 

1\--
\ 0,026 

l\ 
l\' 0,022 

� 
"\ 

0, 0 1 8  

0,014  

0,010 

0,006 60 

ч = s 
v- '0 

15 

t\ 20 

�' � ч = z5 

(\ � 
�� � � 

1� � � 
........ � 

100 14 0 

� ""' 
........ � 

780 

1 

1 
r 

� � � � -...: f,:S;:::: 
2 20 260 т 

Рис. 3 . 1 02 .  Зависимость относительного повышения 
полного давления в эжекторе от q и т 

Из фор·мулы (3 .205)  следует, что к увеличению Са и ,  следова 
тельно, к IПОвышению давления в эжекторе приводит увеличение 
давления  а.ктивной жидкости Ра · 

· 

Определи м  условие работы эжектор а  без кавитационного 
срыва ( см .  рис .  3 . 1 00) . Если упрощенно принять, что смешение 
эжектируемой и активной жидкостей начинается с р азу же после 
сечения 1-1 ,  1'0 мини мальное дя.вление будет иметь место в 
этом сечении .  З апишем уравнение сохра,нения энергии (потеря
м и  пренебрегаем ) для сечений 0-0 и 1-1 : 

с� 2 
Ро +-о =Е!...+� . Q • 2 Q 2 

(3 . 206) 
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Будем считать, что кавитационный ·срыв эжектора н а.ступит 
при минимальном давлении, равном давлению упругости паров 
(P I = Рп) . Тогда можем записать : 

Обозначим 

2 2 Ро срн + � = _&_ +
...2._ ; 

Q 2 Q 2 

дрсрв Ро cpn - Рп 
Q Q 

А�ж = ( :� У- 1 

и назовем Л�ж :коэффициентом кавитации 
срывнам режиме .  После этого заiПишем : 

или 

2 11Рсрв - ' Со • 

-- - ),эж - , 
Q 2 

А * 2 2 2 L1Рсрв Со ' Со ( • ) Со -- = - + Аэж - = 1 + Лэж - . 
Q 2 2 2 

Преобразуем выражение (3 .209) и !Получим 

л ' 
= m2 ( Fo )2 _ 1 эж 

(т - 1 )2 F 1 ' 

л' - ( Са ) 2 q2 
эж - � (т - 1)2 1 . 

(3 . 207) 

(3 . 208) 

(3 .  209) 

эжектор а :н а 

(3 . 2 10) 

(3 .  2 1 1 ) 

(3 . 2 1 2) 

Коэффициент кавитации Л�ж при заданных сwоростях Са и со 
и выбранном коэффициенте эжекции q уменьшается с увеличе
нием отношения площадей m = F2/f1 [см .  формулу (3 .2 1 2 ) ], так 
ка·к уменьша е11ся скорость эжектируемой жидкости в ·сечении 
1-1 .  Од;нако увеличение т приводит к уменьшению напор а 
эжектора ( •С'М . рис .  3 . 1 0'2 ) , поэтому для эжектор а с. соплом,  рас 
положенrным  в сечении  входа в 1камеру смешения,  повышение 
антикавитационных качеств связано с пониженнем его  н апорно
сти .  

Для улучшения антикавитационных качеств эжектора  сече
ние  :сопла р асполагают в .конфузоре в сечении х-х (см. рис .  
3. 1 00 ) , расположенном н а  :некотором р асстоянии от входа в ка 
меру смеш ения .  Это приводит к уменьшению скорости эжектиру
емой жидкости в сечении,  соответствующем минимальному 
давлению ( сечение х-х) ', и к уменьш ению давления срыва .  Дав
ление срыва будет такое же, каким оно было бы в том случа е, ес
ли  бы сопло р асполагалось в сечении входа в камеру смешения 
с 'площадью Fx . Напорнасть же эжектор а будет больше, так  как 
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в основном nроцесс смешения •происходит в камере смешения с 
площадью F2 = F 1 ,  меньш ей Fx. 

Можно приближенно определить напор  та.кого эжектор а ·ПО 
эквивалентной площади : 

р = Fx + F1 
9КВ 2 

" 

З аписав уравнение  (3 .206) для сечений 0-0 и х-х, можно по
лучить следующее выражение для :коэффициента кавит а ции 
л�ж эжектор а  с соплом,  расположенным в ;конфузоре : 

или л' - ( Са )2 q2 - 1 . 

эж - � (т �� - lY 
(3 . 2 13) 

Пр и  значительной р азности ,сжоростей активной и эжектиру
емой жидкостей их  смешение начинается не  в сечении среза соп
ла ,  а ниже по nотоку. Под действием большой разности скоро
-стей н а  границе между эжектируемой и активной жидкостями 
возникают М'И!Кровихри .  В этих вих·р ях давление падает до дав
ления )!iПр угости п аров . Активная  ·струя покрывается вихревым 
слоем с давлением у.пругости паров,  препятствующим перемеши
ванию жидкостей и передаче энергии от а:ктивной жидкости к 
эжектируемой. Торможение активного потока на  гр анице с вих
ревым слоем .приводит к уменьшению его средней с.кор ости и к 
увеличению попер ечного сечения .  Последнее ведет к уменьше
нию ·проходного сечения эжектируемого потока и п адению дав
ления в нем .  Сечение с минимальным давлением оказывается 
смещенным вниз  по потоку относитель·но сечения, в котором рас
положено сопло .  

Влияние р азности скоростей на  антикавитационн ые качества 
эжектор а .н е  проявляется при са/сх < 3+8 ( см .  работу [8 1 ] ) ,  и 
тогда р асчет коэффициента кавитации можно проводить по фор
мулам (3 .2 1 2 ) и (3 .2 1 3 ) . При больших значениях отношения 
cafcx коэффициент кавитации эжектор а возрастает в соответ
ствии с формулой, предложенной А. С .  П искуновым : 

А9� = Л�ж + k ( :: у ,  (3 . 2 14) 

Г Де k = ( :: -
1 у ( 0 ,006 - 0 ,0073 VJg Са :

z
Cx - 4,8) ; 

d1 z - диаметр сопла в .м . Форму.1а (3 . 2 14) справедлива при 

cafc х -< 35 ; 5 , 1 2_>- Ig Са: Сх :.Р 4 ,8 . 
1 z 
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Для завершения процесса передачи энергии от активной 
жидкости к эжектируемой длина .камеры смешения должна быть 
равна 8---;- 10  ее диаметрам .  

Для сокращения длины 'камеры смешения и,  следовательно , 
всей длины эжектора ,  применяют (см . р аботу [89] )  м ногосопло
вые эжекторы ( р ис .  3. 1 03 )  и эжекторы с кольцевым соплом 
(рис .  3 . 1 04 ) . 

,, 
L J 

Рис. 3. 1 03.  Схема мно;-осопловоrо эжектор а :  
!-соnл а ;  2-ка мера смеш ени я ;  а-диффузор; 4-конфузор 

Уменьшение длины таких эжекторов по сравнению с длиной 
эжектора с одни м  круглым соплом можно определить из  усл�
вия равенства поверхностей смешивания . Наприм·ер ,  для много
соплового эжектора м ожно записать : 

(3 . 2 15) 

где d1z .  z, l � .c - соответственно диаметр одного сопла ,  число со
пел и длина 1ка меры смешения м ногосоплового 
эжектора ;  

d1 , lн. с - соотве11ственно диаметр сопла и длина камеры 
смешения односоплового эжектор а .  

Т а к  как сумма площадей сопел многосоплового эжектора 
равна  площади сопл а  односоплового эжектора ,  тсJ можно запи
сать : 

(3 . 2 16) 

Подставляя выражение ( 3 .2 1 6 ) в (3.2 1 5 ) , окончательно по
лучим 

т .  е .  длина  :многосошювого эжектора  в Vz раз ыеньше длины 
односоплового эжектор а .  Обычно z = 1 О--;- 1 5. Многосопловой 
эжектор и эжектор с кольцевым соплом приближенно можно 
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рассчитать, ка,к односопловой эжектор с круглым соплом ,  пони 
мая  под f 1 сум му площадей выхода из сопел . 

Рис.  3. 1 04. Схема эжектора с кольцевым соплом: 
1-соп.по; 2-ко.пьцевое сопло; 3-конфузор; 4-камера см ешени я :  

5-днффузор 

В некоторых случаях может оказаться целесообразным при
менение многосту.пенчатого эжектор а  (см . ра боту [ 1 1 4]) . 

Р а с ч е т  э ж е к т о р а  

Целью расчета эжектора является определение потребного расхода ак
тивной жидкости и геометрических размеров эжектора .  Исходными данными 
обычно являются :  Q, Q, Ра , Ро .  Рп , со ,  Сз и потребное повышение давления в 
эжекторе t.р=ж · 

Расчет эжектора ведется в следующем порядке. По формуле (3.205) оп
ределяют скорость активного потока са. Можно принять при этом <р = 0,92+ 
0,97 . З атем определяют потребное относительное повышение давления 

* .,....--,. !J.Раж С ( 02) t.p - помощью гр афика см. рис. 3 . 1 определяют значе-эж- (Qc;j2) 
ния q и соответствующие им значения т, при которых обеспечивается напор 
'ХР:ж . Для нескольких из полученных значений q определяют расход ак
тивной жидкости Q. = Q/q и площадь сопла f l = Qa/ca ; по т и f1 находят 
эквивалентную площадь камеры смешения Fэк в = тf1 • 

З адаваясь несколькими значениями отношения Fх/Г1 в диапазоне 1 +2. 
определяют площадь сечения камеры смешения из соотношения 

F1 ( Fx ) 
Fэкв= 2 , 1 + Ji; . Для каждого значения Fx/F1 при выбранных значениях 

• Са т (FxfFI) - 1  
q опредеаяют отношение скоростен - = , а затем Лэ ж - по Сх q 
формуле (3. 2 1 4 ) (при этом количеством сопел задаются ) . Значение Ла ж ис
пользуют для определения кавитационного падения давления �Рсрв/Q no фор
муле (3.2 1 0) .  Строят кривые зависимости �Рс р в/Q от q при выбранных зна
чениях F,,JF1 •  Допустимая величина кавитационного падения давления опре
деляется по исходным данным : 

(!.Рсрв) Р ДОП 

Ро - Prt - !J.рзап 
Q 
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где IJ.Pзa п/Q = 1 0-+-20 дж/кг - запас по давлению, т. е. превышение заданного 
т�а вления Ро над срывным давлением Рс Р • ·  

П о  величине (!J.рс р в/Q) д о п и построенному графику IJ.P c r в /Q = f (q, Fx!FI ) 
определяют значения q, соответствующие каждому из выбранных отношений 
Fx/F 1 .  Следует окончательно принять то значение F.,/F 1 ,  при котором q будет 
наименьшим. По этому значению q и соответствующим ему значениям т и 
F x/F1 определяют следующие параметры рассчитываем ого эжектора : Qa , f1 , 
F1 , Fx ,  Fз И IJ.p:ж · 

* 
Если !J.Рэж значительно отличается от необходимого, то надо повторить 

расчет, построив график, аналогичный приведеиному на рис. 3 . 1 02, для отно
шения F3/F2, близкого к полученному при расчете. 

Длина камеры смешения определяется в зависимости от  схемы эжекто
ра. Длины конфузара и диффузора определяются их углами раскрытия. Для 
конфузар а уго.1 раскрытия не должен превышать 25-+-30°, а для диффузора -
6-+- 1 0°. 

3.  4 .  В Ы БО Р  ПАРАМ ЕТРОВ И П О РЯДО К РАС Ч ЕТА 
НАСОСО В Ж РД 

3.4. 1 .  И СХОДН Ы Е  ДА Н Н Ы Е  ДЛ Я РАСЧЕТА 
Исходными данными для расчета насоса являются : 
1 )  основные характеристики компонента топлива,  пере·качиваемого на

сосом , - его плотность, давление упругости паров и т. д. Эти характери· 
стики приводятся в соответствующих справочниках и книгах (давление упру
гости паров некоторых компонентов топлив ЖР Д можно определить в за
висимости от температуры по рис .  3.84) ; 

2) минимальное давление и максимальная температур а  компонента на 
входе в систему питания (эти данные задаются при проектировании ЖР Д) ; 

3) объемный расход компонента; 
4)  потребное давление на выходе из насоса.  
Объемный расход определяется по тяге, удельной тяге и соотношению 

компонентов двигателя с помощью формул, приведеиных в р азд. 1 .  1 .  Необхо
димое давление насоса определяется в зависимости от выбранной схемы систе
мы питания (см. р азд. 5. 1 ) .  

Целью расчета является определение частоты вращения вала и раз· 
меров основных элементов :  подвода, шнека , центробежного колеса и отвода, 
удовлетворяющих исходным данным и необходимых ддя проектирования на
соса. 

3 .4.2. РАСЧ ЕТ НАСОСА О К И СЛ ИТЕЛЯ 

3. 4 .  2 .  1 . Определение частоты вращения 
Насосу окислителя, как правило, соответствует значительно больший объ

емный расход рабочего тела, чем насосу горючего. Поэтому · [см. формулу 
(3 . 1 65 ) ]  при прочих равных условиях (одинаковые значения С е р о  и !J.p ;pв/Q) 
насос окислителя способен работать без кавитационного срыва при меньшей 
частоте вращения,  чем насос горючего. Отсюда следует ,  что частота вращения 
одновальнаго ТНА должна определяться н асосом окислителя .  

Для повышения частоты вращения вала ТНА от насоса окислителя тре
буются более высокие антикавитационные качества,  чем от насоса горючего. 
Поэтому при расчете насоса окислителя стремя тся обеспечить возможно бо
лее высокое значение кавитационного коэффициента быстроходности Сср в ·  Для 
увеличения Сср в надо стремиться к применению осевого п одвода и к уменьше
нию диаметра втулки шнека .  С этой точки зрения, целесообразно в ТНА рас
полагать насос окислителя консольно (рис.  3. 1 05) . Подвод будет осевым,  а диа
метр втулки шнека будет минимальным,  так как вал шнека не передает зна
чительных крутящих моментов и его диаметр определяется из конструктивных 
сообр ажений. 
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Есл и  невозможнп расположить насос окислители консольно ( например.  
в с.тучае консольной предка мерпой турбины, работающrй на окислительном 
газе ) , то радиальный подвод жидкости к насосу окислителя следует осущест
Imять со стороны насоса горючего (рис. 3. 1 06) . В этом случае вaJI шнека на 
соса окислителя будет переда вать только крутящий мо�1ент,  соответствующий 
\Ющности насоса горючего . Еслн бы п одвод осущеетвлялся со стороны тур
бины, то момент, передаваемый в ало�1 шнека окислителя ,  увеличился бы на 
ве.1ичину  момента,  соответствующего насосу окислителя. 

Обе расс�ютренные схемы распоJюжения насоса окислителя в ТНА (см .  
рис .  3 . 1 05 и 3 . 1 06 )  являются наиболее характерными .  В зависимости от при -

Рис .  3. \ 05 .  Схем а турбон асоснога 
а грега1 а с консо:� ьнь1м  расположе

ние\! насоса окислител я :  
' 

/-н асос оюtслител я :  2-н асос горюче-го ; 3-турбина 

Рис. 3. 1 :}6 . Схема турбонасоснога 
<t грегата с консо:�ьным расположе

нием н асоса горючего : 
/-насос окисл и  rел я ;  2-насос горюче

го; 3--турбпна 
нятой схемы изменяется порядок определения частоты вращения насоса. Е с н �
ственно , что в случае консольного расположения насоса шшслнтеля возможн а я  
частота вращения будет больше. 

Остановимся на определении частоты вращения вала насоса окислителя пр а 
его консольном р асположении. В этом случае  диаметр втулки шнека опре;tе
ляется конс rруктивньпiш соображениями н обычно его относительная величин а 
dв т  = dв т /Dш равна 0, 1 5+0,25. З адаваясь з начением dn т в этих · пределах, по  
графику, приведеиному на р ис. 3.90, для  осевого подвода определяют макси
м ально возможное з начение кавитационного коэффициента быстроходности 
(С r р в ) m a x  шнеко-центробежного насоса окислителя . Тогда частота вращения 
!! ала на соса окислJJТеля определится на основании формулы (3 . 1 63) : 

г де 

1 д * \ 3i4 

"' = " (Ссрн)mах \7) 
(3 . 2 1 7) 

др;рв = Р:х- Рн- .lрзап 
Q Q 

298 Q1 2  

- соответствует минимальному давлению 

на входе в насос и м аксимальной темпер атуре окислителя (АРзап - величина 
кавитационного запаса ) ,  а Q соответствует режиму максимальной тяги дви
гателя .  

Одновременно с (!) по выбранному значению d.т определяют значения 
Kn 9 и Кп вт с помощью графика, приведеиного на рис. 3.90. По этим значе
ниям Кю3 , Ка нт и по частоте вр ащения (!) вычисляют геометрические разме
ры шнека Dэ , dnт и Dш: 

Рассмотрим с.1уча!"! неконсольного р асположения насоса окислителя (см. 
рис. 3 . 1 06 ) . Здесь .z:иаметр вт�лки шнека насоса окисл�те.'!я будет опреде
ляться с достаточнои точностью мощностью, передаваемои валом шнека, рав-
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пой мощности насоса горючего Nн г о р .  Мощность Nн . г о р  обычно известна 
ю расчета баланса мощностей турбонасоснаго агрегата (этот вопрос будет 
подробно рассмотрен далее в разд. 5. 1 ) .  

д.�я определения частоты вращения вала насоса окислителя нам потребу
ется значение ко:;ффициента втулки ш нека насоса Кdвт . Определим это зна
чение. Запишем : 

кdвт=
2 , 1 3 VQJ!i> • (3 . 2 1 8) 

где dв т обычно соста вляет 1 + 1 ,2 от диаметра вала d. : 

d8т = ( 1 + 1 , 2 ) d8 • 
Диаметр вала опредеJiится по мощности Nн . г о р :  

(3 . 2 1 9) 

3 ----
/ 5 , 1Nн . гор dв = l! !i>'tдоп • 

(3 . 220) 

где 'tд о п - допустимое напряжение на кручение. Для легированных сталей 
'tд о п = ( 1 0+30) · 1 07 нf.м2• 

Подставляя выражение (3 .220) в формулу (3 .2 1 8 ) , получим 

V
5 , 1Nн. rop 

кdв- = (2 , 1 3 + 2 , 56) • 
· Q-tдоп 

(3. 22 1 )  

Зная значение Кdвт , п о  графику, приведеиному н а  рис.  3.90, определяем 
(Сс р в ) m ах  для сJiучая нессевого подвода , а з атем по формуле (3.2 1 7 )  нахо
дим частоту вращения вала насоса окислитеJiя ro .  

Одновременно с определением частоты вращения ro по значению Кd вт оп-
ределяем значение KD3 (см. р ис. 3.90) , а затем, зная ro ,  находим Da и Dш. 

3. 4. 2. 2. Применеине насоса окисл ителя с двусторонним 
входом 

Частота вращения ro ,  определенная по  формуле ( 3. 1 27 ) , является частотой 
вращения одновальнога ТНА. По веJiичине этой частоты вращения следует 
оценить м ассу ТНА (см .  разд. 5 .4 ) . Е сли масса ТНА окажется выше допу
стимой, то для ее уменьшения следует увеличить частоту вращения вала ТНА. 
С этой цеJiью следует оценить цеJiесообразность применения колеса с дву
сторонним входом в насосе окислителя (см. рис .  3.96) . 

Рис.  3. 1 07. Схем а турбонасоснога агре
гата с насосом окисJппеля двусторонне
го входа (насосы окислитеш;  и горючего 
расположены п о  одну сторону от тур-

бины) : 
/-насос окисл и тел я :  2 - н а сос го р юч е г о :  а

тур б и н а  
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Р пс. 3 . 1  08. Схема турбонасоснаго аг
регата с н асосом окислителя двусто
роннего входа ( н а сосы окислителя и 
1 орючего расположены по р азные 

стороны от турбины) :  
/ - н а сос о кисл ител я ;  2-н а с о с  горючего; 

3-'!'урбина 



В насосе окислителя с двусторонним входом (рис. 3. 1 07 и З. 1 08)  наи
больший диаметр втулки должен иметь шнек, р асположенный ближе к тур
бине. Если насосы окислителя и горючего расположены по одну сторону от 
турбины (см. рис. 3 . 1 07) , то вал этого шнека передает мощность, равную сум 
м арной мощности насосов (мощность турбины) . Если же насосы расположе
ны по разные стороны от турбины (см . рис. 3. 1 08) , то через вал шнека пере
дается мощность насоса окислителя .  Подвод к шнеку будет р адиальным . 

З начение (Сср в ) ш а х  насоса окислителя с двусторонним входом опреде
ляют по значению Kd вт с подстановкой соответствующих мощности и объ
емного расхода, равного половине расхода через насос [см . формулу (3. 22 1 ) ] . 

Частоту вращения ffi находят по формуле (3. 2 1 7) , в которой объемный 
расход Q также равен пеловине расхода через насос.  I<ак правило, диамет
ры втулок обоих шнеков делают одинаковыми.  

3.4.2.3. Применеине бустерного насоса 

В том случае, если применение насоса с двусторонним входом не дает 
желаемоГо снижения массы ТНА, необходимо применить бустерный насос в 
системе питания двигателя окислителем . Тогда частота вращения основного 
вала ТНА определится из выражения (3 . 1 92) , в котором кавитационный коэф
фициент быстроходности системы питания Се . п выбирается в зависимости от 
типа бустерного насоса (см . разд. 3 .  3. 8 .  1 ) в пределах 8000+ 1 5000. 

Ка витационный коэффициент быстроходности основного насоса окислите
ля (Сср в ) m а х  и соответствующие ему значения Кvэ и Кd вт определяются 
так же, как было изложено выше для случая отсутствия бустерного насоса. 
Надо только иметь в виду, что если в качестве бустерного насоса использу
ется эжектор, то р асход через насос окислителя возрастет на величину рас
хода активной жидкости на эжектор (обычно на 8+ 1 2 % ) .  

По значениям ffi ,  Кvэ и Kd вт определяются р азмеры шнека Dэ, dв т , Dш . 
По величине (Ссрв ) m а х  определяется необходимое давление на входе в ос
новной насос [см . формулы (3. 1 4 1 )  и (3 . 1 63) ] ,  а затем и необходимый напор 
бустерного насоса - по формуле (3. 1 96) . 

В случае применения бустерного насоса, с целью упрощения конструк
ции и уменьшения массы ТНА, основной насос выполняется с односторонним 
входом.  

3.4.2.4. Расчет шнека 

При определении частоты вращения Еала насоса окислителя ffi стали изве
стны наружный диаметр шнека Dш и диаметр втулки шнека dв т ·  Выясним , 
следует ли делать шнек выставным.  

Выставной шнек (Dш >Do) (см.  рис. 3 .9 1 )  целесообразно применять тог
да, когда при невыставном шнеке отношение диа метров  центробежного ко
леса D,1/D2 превышает 0,55 . Применеине выставного шнека позволит снизить 
значение отношения D1/D2 центробежного колеса и ,  таким образом , даст воз
можность повысить к. п. д. насоса (см. раз д. 3 . 1 . 1 .5 ) . 

Определим отношение D 1/D2 с помощью формул (3.5 ) и (3 .59) путем не
скольких приближений. Коэффициент быстроходности насоса п: найдем из 
формулы (2. 1 79 ) . Значение ер можно принять равным 0,85, а q = 0-+0,2. Если 
получим D,1/D2>0,55, то остановимся на выставном шнеке. 

Н а  основании конструк тивных соображений может оказаться иецелесо
образиым применять выставной шнек. Тогда с целью уменьшения отношения 
D.1/D2 сJiедует р а ссмотреть возможность уменьшения диаметра шнека Dш.  
При этоы в случае отсутствия бустерного преднасоса, чтобы не уменьшать 
частоту вращения ffi, надо :Iспытаться оставить то же значение (Ссрв ) mах  
путем уменьшения yгJia атаки и увеличения ш а г а  шнека на выходе. Если в 
системе предусматривается установка бустерного насоса. то падение коэф
фициента С с р в , вызываемое �меньшением Dш , не приведет к уменьшению 
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частоты вращения w, а повысит потребный напор бустерного насоса и увеличи·1 
затрату энергии на  его привод . 

. При  выста вном шнеке коэффициент диаметра входа в колесо Kn 0  опре
де,тим из выр ажения (3.59) , принимая D 1/D2 = 0,5+0,55. Если вход в колесо 
окажется сильно зауженным, следует принять несколько большее значение 
D.t/D2. По Кп 0 найдем диа метр входа в колесо D0 •  Средний диаметр входных 
кро�юк лопаток колеса Dt = q;Do .  

Задавшись отношением площадей выхода из шнека и входа в колесо х 
[см . формулу (3. 1 72 ) ]  в диапазоне 0,65-;-0,8, опредеJшм ширину колеса на 
входе 

D2 
ь 

Э К •J Л  
J == --- , 

4Da. 

где Dэ.кол = D5 - d�т- эквнва ,Jентный диаметр входа в колесо. 

(3 . 222) 

По формуле (3 . 1 73) определим коэффициент кавитации А с р в .  ц центро
бежного колеса, а затем из условия (3 . 1 75 )  работы центробежного колеса 
без кавитационного срыва найдем шаг шнека на выходе, после чего опре
целим шаг шнека на входе (см. р азд. 3.3.7) . 

После определения шага шнека необходимо проверить, имеет ли рассчи
I' анный шнек необходимые антикавитационные качества , т . е. надо убедиться 
в том, что обеспечиваемое шнеком значение кавитационного коэффициента 
быстроходности Сс р в  не меньше (Сс р в ) m а х ,  заложенного в расчет частоты вра 
щения вала насоса. С этой целью надо определить угол атаки на входе в 
шнек на наружном диаметре, а затем - коэффициент кавитации шнека Л,1 с р в  
п о  формуле ( 3 .  1 52 )  (если с1 z/ип<О,06+0,08, т о  Л t  с р в  определяется по 
рис. 3.87) . По Л.1 c p n  определим величину liP� pв /Q [см .  формулу (3. 1 57 ) ] ,  кото
рую используем для определения з начения Сс рв по формуле (3. 1 63) . 

Если Сс р в окажется меньше (Ссрв ) m ах  более, чем на 5 % ,  то следует 
уменьшить угол атаки на входе в шнек путем уменьшения входного шага ш не
ка s,1 ; а для того чтобы не нарушалось условие бессрывной работы центро
бежного колеса, шаг на выходе s2 надо увеличить. Можно обойтись уменьше
нием значения х [см . формулу (3 .  1 72) ] , оставляя шаг на  выходе неизмен· 
ным при уменьшении шага на входе. 

После определения шагов шнека s,1 и s2 выбирается число лопаток и оп 
ределяется осевая длина шнека (см.  разд. 3 .3 .7) . При этом углами подрезки 
шнека 8 1  и 82 (см. разд. 3.9 1 )  задаемся в пределах, указанных в разд. 3.3.7. 
Профилирование входной кромки лопатки шнека и профилирование попереч
ного сечения лопатки проводится по рекомендациям, изложенным 
в разд. 3.3.7. 

3.4.2.5. Расчет центробежного колеса 
Размеры колеса D0, D,1 и Ь 1  определились при расчете шнека . Угол лопа

ток колеса на входе 13 1 л  можно определи1 Ь по углу потока 13 t :  

�!л = �! + iкол • 
где iк о л  - угол атаки на входе в колесо на диаметре D1 • Опыт показывает 
(см . работы [87, 1 02] ) , что угол атаки можно прини�1 ать равным 1 0+ 1 5°: 

Q C Jm ц Q 
t g t' l = -- ; С Jт ц = --- ; 

D1 U J = "' 2 '  • U J  .. ·е . nD!b ! 
В первом приближении опр�Делим наружный диаметр колеса D2. Потреб

ный напор насоса Н определится по формуле ( 1 . 10 ) . В зависимости от тре
буемого вида напорной и мощностнg,й характеристик насоса (см. рис.  3 .54 и 
3.60) выберем значение расходного параметра насоса qp . В ыбрав qp, опре
делим коэффициент напора Н по формуле (3. 3) ; отношение D.1/D2 принимаем 
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близким к принятому в процессе расчета шнека . формуле 
Зная Н и Н, найдем D2 по 

2 
v-----= D2 = - Н/Н . (3 . 223) (1) 

При найденном значении D2 можно приступить к определению угла ло
паток колеса на  выходе �2л и ширины колеса Ь2• Опыт показывает, что шири
ну кодеса Ь2 необходимо выбирать достаточно большой, чтобы на выходе 
нз колеса не произошло смыкания пограничных с.1оев на внутренних поверхно
стях дисков колеса. С этой целью с.'lедует принимать отношение пдощадей 

-ci_ =  D1b 1 s in � 1л = 0 , (3 -:- l . 
(3 . 224) F2 D2bz s in �2л 

Из формулы (3. 224) имеем следующую связь между Ь2 и �2л :  

D1b1  s in �!л 1 
Ь2 = (3 . 225) 

DzF1/Fz s i n  �2л 
Другая связь между Ь2 и �2л может быть найдена из выражения для рас

ходного параметра qp : 

ь2 =� Q • 
·· 'Лu zDzqp tg �2л 

(3 . 226) 

Прираннива я пр а вые части уравнений (3.225) н (3.226) , получим форму
лу для определения угла �2л : 

лиzD1b 1qp s in � !л 
COS �zл =  (FifFz) Q  • 

(3 . 227) 

Полученное по формуле (3.227) значение �2л округляется до целых гра
цусов .  Ширина ь2 определяется по формуле (3 .225) . Если �2Л принят рав
ным 90°, то при определении  Ь2 по формуле (3.225) следует прднимать отно
шение F,1/F2 по нижнему рекомендуемому пределу. Число лопаток колеса при
нимается р авным 6-:- 1 2 .  Если при вычерчивании межлопаточного канала ко
леса выяснится, что вход сильно загроможден, то следует уменьшить число 
лопаток, введя дополнительные короткие лопатки, начинающиеся на диа
метре D,1 I< о р о т . л on >DJ . 

После проведения указанных расчетов следует окончательно уточнить 
наружный диаметр колеса .  По найденному в первом приближении значению 
Drz находим отношение D,1 /D2 и определяем гидрав,шческий к. п .  д. насоса 'll r 
по формуле (3.3 1 ) . З атем вычисляем теоретический н апор насоса Hт = Hf'll г ·  
Зная Д1/D2, z и �2л , п о  графикам, приведеиным на  рис 3. 1 1-3. 1 3, определяем 
коэффициент влияния конечного числа лопаток k,. По kz находим теоретиче
ский напор при бесконечном числе лоп'!ток: 

Нтоо = Hт/kz· 
Основываясь на формуле (3 .2 ) , можно найти окружную скорость на  на

ружном диаметре колеса:  

(3. 228) 

и 
(3. 229) 

Из соображений прочности величина и2 не должна  превышать 400-:-
450 .м/сек. Обычно в насосах ЖР Д (кроме водородных) окружная скорость 
заметно меньше предельной .величины.  ЕсJш по расчету п олучилось значение 
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и2 >400+-450 м/сек, то насос следует выполнять многоступенчатым (см.  рабо
ту [ 1 07] ) . Число ступеней определяется из т ого условия, чтобы окружная ско
рость ступени и2 с т у п  не превышала указанного предела. 

Максим ально допустимый напор ступени можно найти на основании урав
нения (3 .3 ) .  При qp = O и Д1/D2 <; 0,55 он  составляет 

(Нступ)шах = ( 10 -7- 1 5 ) · 1 04 [дж; кг ] .  (3 .  230) 

Полученное по формулам (3 .228)  - (3.229) значение D2 следует сравнить 
с исходной величиной ; если разница превышает 2+-5 % ,  то следует сделать 
еще одно приближение. По окончательно полученному значению D2 надо 
уточнить ширину Ь2• 

3.4.2.6. Расчет отвода 

Спиральный отвод (см. рис. 3. 1 8) и отвод с кольцевым лопаточным диф
фузором (см.  рис .  3. 19) рассчитывают с помощью соотношений, приведеиных 
в р азд. 3. 1 . 1 .4 .  

При умеренных давлениях насосы выполняют со спиральными отвода
ми. Спиральный отвод можно выбирать с прямоугольным сечением (см.  разд. 
3. 1 . 1 .4) .  В результате расчета спирального отвода определяется ширина спи
рального сборника,  площадь входа в конический диффузор [см . формулу 
(3.23 ) ] ,  площади поперечных сечений [см. формулу (3.24) ] и радиусы спир а.1и 
[см. формулу (3.26 ) ] .  По допустимой скорости на выходе из насоса опреде
ляются площадь и диаметр выхода из конического диффузора.  

Отвод с кольцевым лопаточным диффузором выбирают при больших дав
лениях - для увеличения пр очиости отвода. При  расчете определяют ширину 
допаточного диффузора,  его наружный диаметр, углы допаток на входе и н а  
выходе. З атем профилируют лопатки отвода. Спиральный сборник отвода с 
кольцевым лопаточным диффузором рассчитывают по тем же соотношениям , 
которые используются в случае спирального отвода. но по параметрам пото
ка на  выходе из лопаточного диффузора [например, вместо С2 и в формуду 
(3.23) следует подставлять закрутку потока на выходе из лопаточного диф
фузора и т. д.] .  

3.4.2.7. Расчет энергетических характеристик насоса 

Универсальные энергетические характеристики насоса Н/ю2, Nн/ю3, ТJ н =  
= f (Q/oo) р ассчитывают с помощью формул (3 .82 ) , (3.63) и (3.90) по напору, 

к. п. д. ,  расходу и частоте вращения, соответствующим расчетному режиму. 
Поле характеристик Н, Т] н = f ( Q )  при oo = const определяют по формулам 

(3. 83) и (3. 91 ) .  Расчетные соотношения справедливы для оо ;;;а= О,5 ООр (см. разд. 
3. 1 .4.3) . Если насос проектиру,ется со спиральным отводом, то по указанным 
формулам можно рассчитать энергетические характеристики в широком диа
пазоне изменения р асхода Q/oo = (0+-1 ,4) (Q/oo ) p . Для насоса с отводом,  име
ющим кольцевой лопаточный диффузор, формулы (3.82)· ,  (3 .83 ) , (3 .90) 11 
(3 .91 ) следует применять в узком диапазоне Q/oo = (0,7+- 1,2) (Q/oo) p . 

3.4.3. РАС Ч ЕТ НАСОСА ГОРЮЧЕГО 

3.4.3. 1 .  Выбор типа насоса 

В том случае, когда турбонасосвый агрегат не одновальвый иди если на
сос горючего имеет свой привод, частота вращения вала насоса горючего оп
ределяется так же, как и частота вращения вала насоса окислителя (c�I .  
разд. 3.4.2. 1 ) .  

При расчете одновальнаго ТНА частота вращения вала насоса горючего 
является известной из расчета насоса окислителя.  Тогда потребное значение 
кавитационного коэффициента быстроходности для насоса горючего (Сср в ) п о т р  
определится по частоте вращения .  Для насоса с односторонним входом эта 
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величина определяется форму,той (3. 1 63) . Если окажется, что (Сс р в ) п о т р не 
превыш ает 3500+4000, то насос м ожно проектировать с односторонним вхо
дом. В том случае, если (С c p n ) п о т р превышает указанную веJшчину, следует 
остановиться на расчете насоса с двусторонним входом.  

При двустороннем входе в формулу (3. 1 63) подставляется расход, умень
шенный в два раза .  Ес.�и же окажется, что (Сс р n ) п о т р .  д в ух. с т  превышает 
3500+4000, то необходимо применить в системе питания двигателя горючим 
бустерный насос, а основной насос горючего для упрощения конструкции де
отают с односторонним входом.  В з ависимости от того, какой из этих трех 
случаев рассматривается, будет меняться порядок расчета шнека.  

3.4.3.2. Расчет шнека насоса с односторонним входом 

К:ак и в случае насоса окислителя (см. раз д. 3.4.2) , в зависимости от р ас
положения насоса горючего в ТНА меняется тип поднода. К:роме того, диа 
метр вала шнека может или определяться передаваемым моментом, или вы
бираться из конструктивных соображений. В первом случае по формулам 
(3 .2 1 9) - (3.220) оценивается диаметр втулки шнека, а по формуле (3 .2 1 8) 
�оэффициент К.а вт . По величине (Сс р в ) п о т р и по К.а 8т с помощью рис. 3 .89 
определяется коэффициент К.п9 , а затем Dэ и D ш .  

В о втором случае, когда диаметр втулки выбирается из конструктивных 
соображений, можно принять dв т = 0, 1 5-+-0 ,25-. Из рис. 3.89, используя вели
чину (С с р n ) п о т р , следует найти значения К.п9 , соответствующие К.dвт = О; 2 ; 

- кdвт 4, и определить соответствующие значения d8т / 2 • Для выбран-

1 К + К2 Dэ dвт 
ного в диапазоне 0, 1 5-+-0,25 значения d,; т
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п
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К.d ��. К.п9 , а затем D.: 
Dш, dв т ·  После определения основных геометрических р азмеров шнека (Dш,  
dв т ) расчет шнека насоса горючего производят так же ,  как и расчет шнека 
насоса окислителя (см . разд. 3.4.2.4) . 

3. 4. 3 . 3. Расчет шнека насоса с двусторонним входом 

В зависимости от расположения насоса горючего с двусторонним вхо
дом, как и в случае насоса окислителя, определяется передаваемая  валом 
шнека мощность. По мощности с помощью соотношений (3. 2 1 8) , (3. 2 1 9) и 
(3 .220) определяют величину К.d вт . По !JИС. 3. 89, зная (Сс р в ) п о т р · д в у х с т и 
К.d вт • определяют К.п9 , а затем D. и Dш.  Дальнейший расчет шнека ведется 
так же, как и расчет шнека насоса окислителя (см. разд. 3.4.2.4) . 

3.4.3.4. Расчет шнека насоса горючего при применении 
бустерного насоса в системе питания 

Для того чтобы уменьшить необходимый напор бустерного насоса и та
ким образом сократить необходимую на его привод затрату энергии, следует 
проектировать основной шнеко-центробежный насос с наилучшими анти
кавитационными качествами [см. формулу (3. 1 96 ) ] .  

В зависимости от того, передает шнек насоса горючего значительную 
м ощность или нет, определяют К.dвт по формулам (3.2 1 8) - (3.2 19 )  или вы-

бирают dв т  в диапазоне 0, 1 5-+-0,25. По К.d вт или dв т с помощью рис. 3 .89 
определяют (Сс р в ) w а -.: и соответствующее значение К.nэ ·  З атем по известной 
величине ro и по  К.п определяют D., Dш, dв т · Дальше расчет шнека насоса э 
горючего ведут так же. ка.к и расчет шнека насоса окислителя.  
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3.4.3.5. Расчет центробеж ного колеса, отвода и 
энергетических характеристик насоса горючего 

Расчет центробежного колеса насоса горючего, отвода и р асчет его энер 
гетических характеристик проводятся так  же, как  и для насоса окисанте.1я  
(см . разд. 3.4.2 .5-3.4.2.7 ) .  

3.4.3.6. Особенности расчета водородных насосов 

Малая nлотность водорода и заметная зависимость ее от давления и 
темnературы обус.�овливают особенности расчета водородных насосов. При 
давлениях на выходе из насоса 200+300 бар nотребные наnоры насоса со
ставляют (300+400) · 1()3 дж/кг. Поэтому водородные насосы для ЖР Д, как 
правило, nриходится делать центробежными, м ногостуnенчатыми.  Для уnро
щения конструкции nервые стуnени выnолняют с односторонним входом. При 
больших тягах увеличивается объемный расход водорода через насос и nри
менение центробежных насосов может оказаться нецелесообразным, так как 
они получаются весьма громоздкими .  В виду этого при больших объемных 
расходах жидкого водорода может оказаться целесообразным nрименение 
осевых м ногостуnенчатых насосов. 

Для уменьшения числа стуnеней водородного насоса частота вращения 
вала насоса должна быть возможно большей. Повышение частоты вращения 
лимитируется nрочностью колеса. По условиям nрочности окружная скорость 
на наружном диаметре колеса не должна nревышать 4004-450 м/сек. Для 
уменьшения давления в баке ракеты или для уменьшения величины nотреб
ного наnора бустерного насоса (если в системе nредусм атривается установка 
бустерного насоса) первая ступень насоса должна выполняться со шнеком. 

Исходные данные для расчета водородного насоса те же, что и для рас
чета насосов, р аботающих на обычных комnонентах топлива (см .  разд.  3.4. 1 ) ; 
та же и цель расчета . Только nри расчете водородного насоса nоявляется 
необходимость в определении темnературы и nлотности водорода на выходе 
из. насоса для расчета п оследующих агрегатов двигателя. Так как водород 
является жидкостью с з аметной сжимаемосп.ю. то темnература и nлотность 
водорода на выходе из насоса могут значительно от.�ичаться от их значений 
на входе. 

В связи с незначительным изменением давления и темnературы во вход
ной части насоса nри расчете на кавитацию nлотность и темnература nрини
м аются равными заданным на входе в насос .  В настоящее время отсутствуют 
достоверные сnособы учета положительного влияния термодинамических 
свойств жидкого водорода на антикавитационные качества насоса. Поэтому 
расчет на кавитацию ведется без учета этого влияния - ожидаемое улучше
ние антикавитационных свойств идет в заnас. 

Особенность р асчета водородного насоса состоит в учете сжимаемости 
водорода nри оnределении наnора насоса, необходимого для обесnечения за
данного давления на выходе из насоса. 

Напор водородного насоса (nри Свх= Св ы х ) как насоса, работающего на 
сжимаемом рабочем теле (см.  разд. 2. 14 ) , оnределяется по формуле 

Р п ы х  Р � ы х  
Н n •  ·• = Н =  5 V d р = S d: • 

Рпх Рвх 

(3. 23 1 )  

Если бы nотери в насосе отсутствовали, то nроцесс в насосе был б ы  адиа
батическим (рассматриваем насос, теnлоизолированный от окружающей сре
ды) .  Адиабатический nроцесс изобразится в координатах p-v линией 1-2ад  
( с м .  рис.  2 .  93) . П р и  наличии nотерь nроцесс сжатия будет nолитроnическим
линия 1-2 на рис. 2. 93 (линия 1-2 на рис .  2. 92 хар актеризует процесс повы
шения давления несжимаемой жидкости) . Хар актер nротекания nолитроnы 
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окати я зависит от величины потерь в насосе. С уменьшением потерь политроп а 
приближается к адиабате (с увеличением потерь удельный объем увеличивает
ся ) . 

Таким о6разо;�1 ,  увеличение удельного объема водорода в связи с подво
до;ч тепла потерь компенсируется уменьшением объема вследствие его сжи
м аемости .  Поэтому даже при значительном увеличении давления плотность 
жидкого водорода может измениться незначительно. Исходя из того, что 
удельный объем и плотность меняются не сильно, для определения напора 
можно применить формулу ( 1 . 1 1 ) , предназначенную для определения напора 
несжимаемой жидкости : 

Н = Рных - Рнх 
(3. 232) 

Qcp 

i?ных + !!их 
где Qcp = 

2 
- средняя массовая п ло;rность. 

Формулой (3 .232) будем пользоваться при определении напора водород
ного насоса.  

Число ступеней насоса z определится потребным напором насоса Н и до
пустимой величиной напора ступени (Н с туn )  max [см . формулу (3.230) ] : 

Z = Нj(Нступ )шах • 

где z округляется до целого числа. Так как при 
'на выходе не известны,  то, полагая в первом 
формулы ( 3 .232) получшч 

этом параметры водорода 
приближении Q cp=Qв x ,  из 

Н = Рвых - Pnx 
• !!их 

(3. 233) 

На пор ступени по принятому z определится следующи�1 образом : 

н 
Н стуn = -.  (3. 234) 

z 
По напору ступени Н с т у п  и известной из р асчета на кавитацию величине 

частоты вращения ffi определим коэффициент быс;rроходности ступени : 

где принимаем, что 

* YQ ns = 1 93 , 3оо ----ц4 , (3. 235) н ступ 

(3. 236)  

По коэффициенту быстроходности п:, принимая Kv0 =5,2-о-6,5, с помошью 
зависимостей, приведеиных на рис.  3.38 и 3.39, и формулы (3.62) оценим 
к .  п.  д .  насоса 1'] н = 1'] с т уп и определим мощность насоса : 

он 
Nн = -- · 

Тlн 
Мощность насоса определяет повышение энтальпии жидкости в насосе: 

. . . Nн Н 
at -= l RЫХ - l RX = Q = ТJн • (3.  237) 

От.�ожим в i-s-диаграмме [i-s-диаграмма жидкого водорода (пара 
водород) , заимствованная из работы [ 1 1 1 ], представлена на рис .  3. 1 09, см . 
вклейку] от точки 1 (рис. 3. 1 10) , характеризующей параметры водорода на 
входе в насос, величину М. Пересечение прямой iв ы x=const с изобарой 
Pв ы x=const дает точку 2, определяющую параметры на выходе из н асоса . 
З ная Q а ы  х, можно уточнить напор насоса по формуле (3. 232) , а затем - чис
.1о ступеней и напор, приходящийся на одну ступень. 
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Расчет первой ступени водородного насоса проводится так же, как это 
делается для обычных насосов (см. р азд. 3.4.3) . Размеры последующих сту
пеней принимаются такшш же, как размеры первой ступени, за исключенне�r 
диаметра входа в колесо. Так  как диаметр входа в колесо первой ступешr  
определяется исходя из условий обеспечения необхопимых антикавитацнон
ных качеств, то диаметр последующих ступеней может быть принят меньше 

i \ 1 \ 
: в х j_ t _ _ _ 

У', р &Х Рвх 

Рвых 

Рис .  3. 1 10 .  Изображение процесса 
в водородном насосе в i-s-диа

грамме 

L ij= c o n s t  
' 1  ! ++----' -----� 

1 Рвых Рвых \ 1 

s 

Рис. 3. 1 1 1 .  Изобр ажение процесса в 
двухступенчатом водородном насосе 

в i - s-диаграмме 

(KD0 = 3,5+4,5) .  Это несколько уменьшит потери в последующих ступенях 
в основном за счет расходных потерь. Остальные потери и напор не должны 
измениться, так как относительный диаметр D 1  первой ступени водородного 
насоса не превышает значений, после которых падают гидравлический к .  п .  д.  
и коэффициент Kz. С достаточной степенью точности можно положить, что 
к. п .  д. и напор для последующих ступеней насоса будут такими же, как и 
соответствующие величины для первой ступени. 

В итоге расчета следует проверить, обеспечивает ли насос заданное дав
ление и какие температуру и плотность имеет водород на  выходе из  насоса. 
Для этого надо подсчитать повышение энтальпии водорода в ступени : 

Аiступ = Нступ /'УJстУн· 
Отложим эту величину от точки 1 (вход в насос, вход в первую сту

пень) (рис. 3. 1 1 1 ) .  Точка , соответствующая состоянию водорода на выходе 
из первой ступени, должна находиться на линии i2 1 = const. Задаваясь не
сколькими значениями давления на этой линии, находим такое давление pz1 , 
при котором удовлетворяетс5t равенство (3.232) ,  записанное для ступени. Это 
1 1  будет давление на выходе из первой ступе!IИ . Кривая J-2r является поли
тропой сжатия водорода в первой ступени при равномерном подводе тепла 
потерь в процессе сжатия. 

Аналогичным образом определяются параметры водорода на выходе из 
последующих ступеней . Точка, соответствующая выходу из nоследней сту
пени, определит давление Рв ы х ,  температуру и плотность водорода на выходе 
1 1з насоса (на рис. 3. 1 1 1 , построенном для двухступенчатого насоса, это будет 
точка 2) . Если давление Рв ы х  отличается от заданного более, чем на 5 % , 
расчет водородного насоса следует повторить, используя полученную величи
ну плотности водорода на выходе из насоса. 
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3.4.4. П Р И М ЕР РАСЧ ЕТА НАСОСА 
Рассмотрим расчет насоса ЖРД н а  примере насоса шнеко-центробежного 

окислителя. Предположим, что насос окислителя предназначается для ТНА с 
предкамерной турбиной, работающей на окислительном газе. Тогда насос 
окислителя следует располагать по схеме, показаиной на р ис. 3. 1 07, ближе 
к турбине. 

При такой схеме подвод компонента к насосу нельзя выполнить осевым. 
Выберем кольцевой входной патрубок. В связи с тем, что потребный напор 
насоса (см .  п. 1 0  в табл. 3.2) меньше максимально допустимого н а  одну сту
пень [см. формулу (3.230) ], насос можно выполнить одноступенчатым.  

Из  соображений простоты конструкции и уменьшения м ассы выберем на
сос с односторонним входом. 

В т11бл.  3.2 приведены исходные данные для р асчета и расчетные вели
чины. На  р ис. 3. 1 1 2 представлена проточная часть рассчитанного насоса, вычер
ченная на основании полученных расчетных величин. Там же для р ассчитан
ного насоса приведены треугольники скоростей и энергетические характери-
стики. 

Табли ца 3. 2 

0.. о Наименование Обозна- Номер Размер- Ч исловая а:: Примечанне о велич ины а:: чение формулы ность величина 
� 

1 1 2 3 4 5 6 7 

1 .  И с х о д н ы е  д а н н ы е  Рабочее тело насо-са-четырехокись азота 
(о кислитель ) 

2 М ассовый расход G кг./ сек 42 компонента через на-
сос 

3 Полное давление по- * 
бар 240 Рвы х  дачи * 

4 Минимальное полное Рвх бар 4 давлен ие на  входе в насос 
5 М аксимальная тем- Тнх m a x  о к 333 пература компонента н а  входе 
6 Плотность  компо- Q кг.)мЗ 1 400 не н т а  
7 Давление паров при т = 333° к 

Рп бар 2 ,28 

8 Кинематическая вяз- v м2jсек2 5 · 1 0-6 кост.ь компонента 
1 1 .  Р а с ч е т  н ы е в е л и ч и н ы  

9 Объемный расход Q ( 1 . 6 ) мз;сек 0 , 03 компонента 
1 0  Потребный напор н ( 1 . 9) джjкг. 1 6 800 насоса 
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2 

а) Определение 
ч.астоты вращеflия 

и расч.ет шнека 

3 

1 1  Кавитационный за- АРзап 
пас по давлению на  
входе в н асос 

12 Допустимое кавита- Ар;рв 
ц ионное падение пол-
но ; о давления 

13 Мощность насоса 
горю чего 

Nн . г р 

14 Коэффициент втул- Кdвт 
к и  шнека 

15 М аксимально дости- (Сср в )шах 
жимая величина кави
тационного коэффици-
ента быстроходности 

1 6 Коэффициент экви- KD9 
валентного диаметра 
шнека 

1 7 Частота вращения 
насоса 

18 Коэффициент быстро
ходности 

1 9 Расходный параметр 
насоса 

20 Диаметр втулки 
ш нека 

2 1 ЭквИвалентный  диа
метр шнека 

22 Наружный диаметр 
шнека 

23 Коэффициент на
ружно .-о  диаметра 
шнека 

24 Средний  диаметр 
шнека 

25 Скорость на  входе 
в шнек 
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4 

(3. 142) 

(3. 22 1 )  

(3. 2 1 7) 

(2. 1 79 ) 

(3. 2 1 8) 

(2. 3) 

5 

бар 

бар 

вт  

сек-! 

Продолжение 

6 1 7 

0 , 28 Задаемся 

1 ,44 

1 000 · 1 03 Опреде-

2 , 67 

3840 

7 ,5 

24 10 

54 

ляется при 
расчете ТНА 
(см.  разд. 5. 1 ) 

Задаемся 
dнт = 1 2 dв ' 

Опреде-
ляется по 
рис. 3. 90 

Опреде
ляется по 
рис. 3. 90 

О , 05 Задаемся 

0 , 03 

0 , 08 1 6  

0 , 086 

8 

0 , 058 

5 , 9  

исходя и з  ви
да напорной 
характерис-
тики  (см . 
рис. 3. 54) 

Обычно О < 
< qp < 0 , 2 

См . фор
мулы в разд. 

3. 3. 7 
То же 

См. п. 20 
и 22 

Ориенти
ровочно оп
ределяется 
1)р по рис. 



Продолжение 

1 1 2 3 4 5 (j 1 7 

13. 35. Расчет 
скоростей ве -
дем по Q' 
[см.  формулу 

(2. 255' ) ] ;  
(2 . 1 )  мf с е к  1 08 

'l']p=0 ,97 
26 Окружная скорость Un 

на периферии ш нека 
0 , 054 27 Отношение скоростей C J z 1U , 

28 Коэффициент диа- Kn0 8 Задаемся 
метра входа в центра- Кп0= Кпш 
бежное колесо (Do = Dш) 

29 Отношение диамет- DI 'D2 (3. 5) и 0 , 52 Задаемся 
ров центробежного ко- (3. 59) :; = 0 , 85 
леса ( в первом прибли-

30 
женин ) 

Вид ш нек а-встав- D1 tD2< 0 , 55 
ной (Do=Dш) (см. разд. 

3. 4. 2. 4) 

3 1  
�p�OllR 

(2. 1 99) дж 'кz 2 1  Задаемся Готери в подводном 
патрубке Q Е п ., л н =  1 , 3  

32 Допустимое кавита- �P;c r n  (3. 1 55) бар 1 , 1 5 Полагаем 
ционное падение пол- т = 1 
ного давления на вхо-
де в ш нек  

33 Коэффициент кави- Аср в . ц  (3. 1 73) о , 1 1 7 Задаем с я 
тации центробеж- оН0=0 , 61 5  
наго 1 олеса · х =О , 75 

34 Отношение скорое-
C2un (3. 1 75) 0 , 1 6  Задае:.1ся 

тей на выходе из  шне- ll 1 ' 'I'Jr ш . п = 0 , 4; 
ка н а  периферии D; /Dш = 1 

35 Угол лопаток на ne- �.1 . 1 1 (3. 1 76)  3°39 '  Принимаем 
рифери и шнека (в S t = S2= S 

36 
первом приfлижении ) 

Угол входа потока � 1 1 1 3°02' Из вход-
на  периферии ного треу-

гольник а 
скоростей 

37 У 1 ол атаки iн 20 Задаемся , 
так как по 
раС ' ету угол 
СЛИ Ш К О�l 

/ мал , iп = 37' 
[см . форму-

38 У гол лопаток шнека �.1 . 1 1  (3. 1 79) 5°02 ' 
лу (3. 1 79 ) ]  

на периферии ( уточ-
ненный ) 

39 1 Шаг шнека s (3. 1 8 1 )  м 0 , 02� 
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Продолжение 

1 1 2 1 3 4 5 6 1 7 
1 

40 Коэффициент кави- � ), ! ср в 0 , 0 1 2 Опреде-

тации шнека ляем по рис . 
3. 87 

(C J z , Uн < 
<О,ОЗ-т-0,08) 

4 1  Полученная величи- �Рlсрн  (3 .  1 32) бар 0 , 98 Опр�деля-

на кавитацио'нно го па- ем zw 1 по тре-

дения давл�ни � на вхо- угольнику 

де в шнек  скорос тей 

42 Полученная величина �Р;рв (3. 1 55) бар 1 , 5  Разн ица 

кавитационного ладе- между по-

ния полно :о давлени я лучеиным и 
допустимым 
значениями 
не превыша-

43 Уi'ОЛ конусмости 6 1 
ет 5 %  (см . 
п. 1 2) 

1 20° Задаемся 

ш нека  на входе с учетом ре-
комендаций ,  
приведеиных 

44 Угол конусмости на 0 2 
в разд. 3. 3. 7 

1 60° Задаемся с 

выходе учетом реко-
мендаций , 
приведеиных 

45 Густота решетки  
в разд. 3 .  3. 7 

Тер 2 , 5 Задаемся с 

шнек а  учетом р е  ко-
мендаци й ,  
приведе н-
ных в разд. 

3. 3. 7 
46 Ч исло лопаток шне- " ш  2 То же 

к а  
47 Осевая длина шнека lz ш  (3. 186) 0 , 045 
48 Длина лопатки ш не - Ь,, . ср (3. 1 83 ) м 0 , 224 

49 
ка  на среднем диаметре 

У гол лопаток на �. 1 . ср (2 . 1 50) 70 

среднем диаметре 
50 Заострение входной Б�р/ Ьл . ср 0 , 4 Задаемся 

части профиля 
5 1  Заострение выход-

ной части профиля 
Ь�Р/Ьл , ср 0 , 2 Задаемся 

52 Максимальная отно-
0 ср m a x  0 , 0 1 5  Задаемся 

сительпая толщина Ьл . ср 
профиля 
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Продолжение 

1 1 2 3 4 5 6 1 7 

б )  Кольцевой 
входной патру бок 

53 Скорость на входе Снх  .м, ' сек 4 , 7 Задаемся 
в патруfок C Jz , 1Cв x= 1 ,22 

54 Глощадь входа в Fn x (2. 3) .м2 6, 36 · 1 0-3 

55 
патрубок  

Диаметр входа Dвх .м 0 , 09 
56 Диаметр выхода н:> D .м () , 088 Задаемся 

патрубка D/Dw = 1 , 022 
в ) Центробежное 

коле со 
57 Средний диаметр Dt .м 0 , 073 Задаемся 

входных кромок л о- DI!Dw =0 , 85 
паток колеса (с, • .nп.22 и 29 

58 LИ ирина лопаток на b l (3 . 222) .м 0 , 029 См . пп. 
входе 20, 28 и 57 

59 Меридиональная С Jтц (2. 3) .м, сек 7 , 9  
скорость на входе в 
колесо 

60 У гол потока на вхо- � 1 5 ° 1 0 ' По треу-
де в колесо гольинку 

скоростей , 
полагая 
(c2ur)ш = 
=(C JuГ) 

6 1  У I ОЛ лоnат rк  н а  � l -1 1 5° ЗадаемсL 
входе у глом· ата 

iu=9°50' 
62 Наружный диаметр D2 .м. О ,  1 40 Опреде-

колеса ляем по зна-
чению D1/D2 
(см. п. 29) 

ез Угол лс паток на вы- �2л (3.  227) 38° Задаемся 
ходе F1;F2= 0 , 6  

ё4 ll' щ:ина  лопаток на ь2 (3. 225) .м о , 0 1 05 

[см . формулу 
(3.  224) ]  

выходе 
(5 МериДl:ональная С2т (2. 1 9) .м, ' сек 6 , 55 

66 
скОj:ость 

Стношение скоростей С 2т /U2 0 , 039 Уточняем 
qp (qp=0,05) 

67 К оличестно лопаток z 6 Задаемся 
колеса 

6 8  Коэффициент влия- kz 0 , 767 Опреде-
ния числа лопаток ляется по 

рис. 
3. 1 1-3. 1 3  
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Продолжение 

1 1 2 3 4 5 (j 1 7 

69 Г идравлический 11 r (3. � � ) 0 , 83 
к .  п. д. на соса 

70 Теоретический напор Н т (3. 1 ) дж/кг 20 250 
7 1  Теорети ческ ий напор Нт оо (2. ! 30 ) дж,1кг 26 400 

при бесконечно боль-
шо�1 ч исле лопаток  

72 Окружная скорость u 2 (3. 228) .м се �е 1 67 , 5 
73 Наружный диаметр D2 (3.  229) .м о '  1 40 

колеса 
74 Окружная состав- . C 2 u oo  (3. 65) .м с ек 1 59 

ляющая скорости на 
выходе из  колеса при 
бесконечно l'iольшом 
ч исле лопаток 

75 Окружная состав- C 2u (3. 7) .lt,! ceк 1 22 

76 
л �ющая с корости 

Yruл потока на вы- а2 3 °04 ' По треу-
ходе гольинку 

скоростей · 

г )  Спиральный 
отв о д 

77 Радиус входа в отвод R; 0 , 0735 Задаемся 
R2/r2= 1 , 05 

78 Ш ирина отвода ь .м 0 , 020 Задаемся 
с учетом 

79 Площадь входа в fз 
ширины ь2 

(3. 23) .м2 2 , 8 · lQ-4 
конический диффузор 

80 Высота входа в диф- h, t .м 0 , 0 1 4  См. п. 78 
фузор и 79 

8 1 Эквивалентный дна- dз .м 0 , 0 1 88 См.  разд . 
метр входа в диффу- 3. 1 .  1 .  4 
''ОР 

82 Скорость на выходе С ных .м ' сек 20 Задаемся 
из диффузора ( выход 

83 
111 насоса) 

Площадь выхода Fвых .м2 1 5 · ю--4 

84 
диффузора 

Диаметр выхода Dвых .м 0 , 045 

85 
диффу зора 

lд 0 , 085 Задаемся Длина диффузора .м 

[ �  0 , 025 
l11jd3=4 , 5  

86 Дли на у частка диф- .м Задаем с я 
фузора с постоянным z ;,ft,1 = о , 3  
сечением 

д) Потери, .мощ-
нос ть и /С .  n .  д. 

насо са 
87 Потери в отводе Lотн (3.  28) дж/кг 1 640 Зада�мся 

� - . тп=0 , 22 
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1 1 2 

88 

89 
90 

9 1  

1 · 1 1 ,1равл и ч е с к и й  \ 
к. п. ;�. ш неко -цент рс-

1 бс "шо г о  коле с а . 
К. п. д. отвода 1 Статическ и й  напор! колеса 
Нап'>J), теряе\tЫЙ в 1 

у плотне н ии центра-
беж н )ГО колеса 921 Ради альный зазор 
в уплотнении 

93 ,  Ш ирина уплотне н и я  

94 Ут е ч к а  чере 1 перед-
нее уплотнение 

95 Утеч к а  насоса 

96 Рас ходны й к. п .  д. 

1 
97 Окружная :�ю :щюст ь l 
98 Ч исло Рей нольдса 

це нтро б е жного колеса 
99 Ко э ф ф н циент трения 

дисков колеса о жид-
кость 

1 00 М ощность ;rисков'l-
го т рения 

1 0 1  Внутрення я мо щ -
ност ь насоса 

1 02 Дисковый к .  п. д. 
J ОЗ В нутренний мощ-

н о е т ной к .  п.  д. 
1 04 Ме ханический к. п. l\· 
1 05 Полны й  к .  п.  д. н а -

сос а 
106  I Iоле >ная м о щ но�т ь 

насоса 
107 Потребляемая мощ-

нос т ь  насо с а  

3 

'llr · " 

'llпт в  Нет 
L y  

/) у  

l ,-

Q, 1 

Q ,  

'llp 

Nu 
Re 

Стр . л 

Nтр . д  
NRII 

У] д 
'llнн N 

Уlмех  
'1'] ,  

N н .  !ЮЛ 

Nн 

П р од о л ж r шн •  

4 5 (j 1 7 
1 

о , 9 1 1 См .  фор-
�t улы в разд. 

3. 1 .  1 . 5 
0 , 9 1  То же 

(3. 39) д
ж

'кг 
10930 

(3. 38) джjкг 
9 1 00 Задае :>Iся 

Ry7-o , 045 .м 

.м О , J · 1 0-3 Задае:�tся 

Задаемся .м 0 , 0 1  
ly ! o , = ! OO 

(3.  32) .м1, сек 0 , 00 1 6  Принимаеы 
- t-t = 0 , 4  

.мз ' сек 0 , 0024 При нимаеы 
Qy2= 0 , 5 Qy l  

(3 . 53) 0 , 98 Расхожде -
н и е  с ранее 
н айде н н ы м  
значением 
м е н ь ше 5 '•'1 

(2. 2�3) вт 940 · 1 03 
(2. 2026) 2 , 35 · 106  

(2 . 202а ) 2, 07 · 1 0-3 

(2. 202) вт 1 28 . 1 03 

(2 . 244) в т  1 040 · J ОЗ 

(2. 239) 0 , 88 
(2. 256) 0 , 68 

0 , 95 Зал:ае:�JСя 
(3. ()2) о .  ()45 

(2. 223) вт 750 · J ОЗ 

(2. 247) в т 1 1 67 · 1 03 
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"' f8 

C1z� S; 7J мjсек 

fcp= 4°'+Z ' 

ш2 � t, s  мjсек 
«.2=J 0D4'  Сz т= 6,55 мjсек с2= 7?2,В мjсек /с2оо= 751},Б м/сек 

t cp=91  мм �--��J:=:::::=:1�===�r:=�:I���-�ш2oo �� 1з, б м /сек 
Cz u l ZZмjceк u z=� 7б 1,5 мjсек 

И е р  

Cz u oo = 159 мjсек �2 лс� JfJ o 

Cz cp= Z 7,5мjсек 
с2 2= c1z= .5, 7Jмjсек с1т ц= 7.9 мjсек 

c 1 u= Z2,5мjceк� " w1ц= ВВ мjсек 

н 4 Nн_ IDB w 2  � 10 IV J 
2 з dж с е к  кВт се,ко �t >J н r-I о 7 �--9 ' 

в �  f о. в �--т=-+--,.С 
7 t  J O  

6 

5 

4 

J 

2 

r 11 

+ - -- -1 -�� 
1 ' 

-- --! 1 

;_  ----L--LJ 
Рис.  3 . \ 1 2 . К примеру расчета насоса 12 _и._ !Dз _!!_l. ек_ 

w сек о 



Глава 4 

Турбины ЖРД 
4. 1 .  О С Н О В Н Ы Е  О С О Б Е Н Н О С Т И  ТУР Б И Н ЖРД 

В жидкос'Гных р а,кетных двигателях применяются автоно;оvi 
ные или предкамерные тур бины ( см .  р азд. 1 .4 ) .  ОС1 ановИl\!СЯ на  
особенностях этих турбин . 

4. 1 . 1 . ОСОБ Е Н Н ОСТ И А ВТ О Н ОМ Н ЫХ ТУРБ И Н  

Величина  потребной мощности тур бины ТНА Ж Р  Д определя 
�ется необходимой мощностью для привода насосов : 

Чем больше тяга двигательной установки ,  т e l\I  больше потреб
ная  мощность турбины.  Выполненные двигатели и меют тур бины 
:vrощностью от десятков до сотен и тысяч киловатт. 

При зада,нной величине мощности Nт пар аметры автоно;о.I 
ной тур бины должны быть выбр аны такими ,  чтобы расход р а бо
чего тел а  через тур бину был м инюiальным ( 01 . разд. 1 .4 . 1 ) .  

Требование минималь!Ного расхода рабочего тел а ( при  задан
Еой мощности ) означает необходимость получения м а ксималь
nей величины удельной работы турбины (или ,  иначе говоря ,  
мощности, приходящейся на  расход газа ,  р а ю:ый 1 liг/c.:fё ) : 

L _ 
Nт [ вт ' - Gт (кг 'сек) 

При Gт -7 min , Lт -7 Шах ; 
дж ] .  кг 

(4 . 2 ) 

В тур бин ах ЖР Д удельная р а бота Lт составляет 400---:-
800 кдж/кг. 

Так как величина к .  п .  д .  турбины  ограничена (У! т <  1 ) , то 
:\! аксимальная величина  удельной ра боты Lт  [с:\1 .  формулу ( 4 .2 ) ] 
:vюжет быть получена при увеличении  адиабатной работы L : , ,  
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хотя к . п .  д. турбины при увеличении L :л. он ижается .  Отсюда 
вытекает особенность автономных турбин ЖР Д, заключа ющаяся 
в том ,  что в связи с необходимостью р а боты этих тур бин с :и а 
JJ ЫМ расходом р а бочего тела важно получить не  макси ы альное 
значение к .  п .  д. тур бины,  а высокую величину удельной ра боты • 
Lт, котор а я  о беспечивается большой адиа б а11ной р аботой  Lад · 
Однако пр и  заданной адиа батной работе L a' 1 повышение вел и 
чины к .  п .  д. тур бины увеличивает удельную ра боту турбины 
Lт [см . формулу ( 4 .2 ) ] и уменьшает потребный расход р абочего 
тела Gт [см . формулу ( 4 . 1 ) ] . 

Требова.ние м аксим альной величины р а боты Lт ,  получае:vюй 
от  1 кг массы р абочего тела ,  означает, что ,пр и  заданной величи 
не окружной окорости,  которая определяется диаметром тур би 
ны и ч астотой ее вращения , обычно равной частоте вращения на
сосов, коэффициент ,р а боты 

(4 . 2а )  

должен быть м аксимальiНым .  Диаметр тур бины выбир ается с 
учетом компоновки и о беспечения миним альных габаритов или 
лимитируется tПрОЧIНОстью ротора тур бины.  

Поскольку большая ади а батная  р абота позволяет получить 
большую удельную р аботу l.т ,  то параметры турбины должны 
выбираться такими ,  чтобы  ве.тшчина  адиабатной ра боты был а 
возможно большей .  

Из формулы для ади а батной ра боты 

L; ,  � k � 1 RT; с - :�• ) , (4 . 3) '  

где 3 = p�jp2 - отношение давлений  в турбине,  следует ,  что 
при выбранном р а бочем теле ( з аданные велич ины k и R) боль
ших величин ади а батной р аботы можно достигнуть применение:-.1 
высоких температур рабочего тел а и бо.'IЬших отношений да в
·'Iений .  

В автономных турбинах чаще применяется восста,новнтель
ный таз,  т. е .  газогенератор ра ботает на  избытке горючего ( 01 . 
разд. 1 .  4. 1 ) ,  так  как  пронз всдоше RT � для такого газа  больше, 
чем соответствующая величина д.1я  окисл ительного газа .  П р и ме
неине высоких температур ограничивается р а,ботос.пособностью 
конс11руtкции .  В ЖР Д пр именяют неохлаждаемые турбины 
более простые и легкие. Тем ператур а перед неохлаждаемой 
турбиной огр а ничивается величиной 1 000-;- 1 200° К. 

Большие отношения давлений достигаются увеличение�! на -* 
чальнога давления ро . так как величина противодавления р2 
выбирается в зависимости от давления среды, куда выбрасыва 
ется газ ,  или в зависимости от давления н а  входе в рулевые с оп 
.'I а двигателя ,  если газ  после турбины поступает в с01пла ,  1 1 .1 1 1  в 
зависимости от давления

. 
в баке,  ес.1и  газ  наддувает бак .  
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В первом случае ,  чтобы искл ючить влияние измвне:ния  апю
сферного давления Ратм на  работу турбины, давление р2 на  вы 
ходе из  турбины выбир а ют та,ким ,  чтобы оно было больше кр и 
тического давления ,  определенного по Ратм :  

где 

Р2 � 0крРа t м •  
k 

= (�)k-1 
oi,P 2 

(4 .  4) 

- критическое отношение давлений .  П р и  этом в м инимально111 
сечении  выходного устройства тур бины устанавливается ско
р ость звука и изменение давления наружной среды не  будет 
сказываться .на работе тур бины.  В случае питания  газом руле
вых •Сопел окор ость звука устанавливается в минимальном сече
нии �рулевого сопла .  

П р и  заданном давлении  на  выходе отношение давлений тур 
бины определяется выбором давления н а входе в тур бину. С 
увеличением б возр астает L :д но к. п .  д. тур бины падает. Для 
получения максимальной р аботы тур бины ·существует оптималь
ная  величина от.ношения давлений  в тур бине  б .  Оптимальные от
ношения да влений б обычно бо.ТIЬше тех, которые выбир а ют 
практически . Величина н ачального давления  перед турбиной 
(давление в газогенер аторе)  определя ется давлением за насо
сами за  вычf'том сопротивления магистр алей газогенер атора .  
О бычно начальное да вление  перед турбиной огр аничивают вели
чиной 6--;-- 1 0  Мн/м2. Отношение давлений при  этом достигает 
значений 20-7- 50. Следователыно,  автономные тур бины ЖР Д яв
ляются высокопереп адными турбинами .  Это одна из основных 
особенностей автономных тур бин ЖР Д. 

Из соображений простоты конструкции и уменьшения м ассы 
автоном ные турбины выполняют одноступенчатыми и реже 
двухступенчатыми .  При срабатывании в м алом числе ступеней 
больших перепадов давлений скорости течения газа становятся 
сверхзвуковыми .  Сверхзву.ковые скорости течения  также явля
ются особенностью автономных тур бин ЖР Д .  

Еще одной особенностью а втономных турбин  ЖР Д является 
то,  что их часто выполня ют с подводом газа  к венцу р а бочего 
колеса :не по всей окружности ,  а 1по  ее части. П р и  малом р асхо 
де газа  подвести газ  к р абочему .колесу по всей окружности 
можно лишь при малой высоте ·сопловых :каналов и р абочих ло 
паток.  Опыт показал , что при малой в ысоте лоп ат01к резко па 
дает к п .  д .  тур бины.  П р и  заданной высоте сопла ,  п р и  неболь
тих расходах р абочего тела ,  сопла приходится располагать не  
по всей окружности, а по  ее части - в виде сегментов или от
де.тiьных ·сопе.'l . Такой способ подвода газа  называется парци
альным . Н аличие парциалыного подвода характерно для ·многих 
ту.р бин ТНА ЖР Д. 
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Парциальную тур бину всегда выполняют активной,  так как 
при парци альном rподводе, вследствие растекания газа и перете 
ка ния его  со  входа в -колесо на  выход по дуге, не занятой соп
.'! ами ,  невозмож·но поддержать перепад давлений,  необходи:v1 ый 
для о беспечения  реактивности колеса,  и с введение:v1 реактивно 
сти увеличиваются потери на  перетекание .  Автономную турбину 
ЖР Д всегда выполняют активной - даже в случае подвода га 
за  по  всей окружности - вследствие того, что для активных 
турбин характерны высокие коэффициенты р а боты Ет. 

4. 1 .2. ОСОБ Е Н Н ОСТ И П Р ЕД I(АМ Е Р Н ЫХ ТУ Р Б И Н  

У турбины р а кетного двигателя ,  выполненного п о  схеме с по
дачей газа  из тур бины в камеру, заданными п ара ;\1 етр ам и ,  опре
деляемыми параметр ами двигательной установки , являются дав 
ление 1Н а выходе из турбины р2 и расход газа  через  пред,ка мер
ную турбину при выбранной темпер атуре газа перед тур би ной 
Т0* .  Тогда из условия р авенства мощностей насосов и турбины 
определяется давление на  входе р0* ( см .  гл . 5) . 

Давление на  выходе из ту·р би,ны р2 должно быть больше  дав
ления в камер е  на  ве.'Iичину сопротивлений газового тр акта 
между турбиной и камерой .  

Температурой газа перед ту,р биной Т0* задаются исходя из 
условий .надежной р а ботоспособности .конструкции тур бины и 
выбра.нных материалов.  Заданную температуру о беспечивают 
соответствующим режимом газогенератора ,  т . е. определенны м 
соотношением ко:�шо�-:ентов Xrr · Следовательно , наз·н ача я темпе
р атуру, тем самым устанавливают физические константы гене
р аторного газа (R и k ) . 

Чем большую темпер атуру перед тур бИiной можно доnусти гь, 
тем ·меньше должно быть давление  перед тур биной . Оnределя 
ющим сообр ажением пр и  выборе температуры .перед тур биной 
является н адежность конструктивных элементов,  р аботающих 
при высокой темпер атуре .  Как пр авило, допускаемая  темпера -
тура для восстановительного газа  Т � = 1 000-;- 1 200° К, а для 

окислительного газа  Т � = 700� 800° К.  
Р а сход газа  через предка меР'ную турбину при известной тем

ператур е  'Перед тур биной является заданным . Количество ко:vшо
нента ,  пропускаемого целиком через тур бину, определяется тя
гой и соотаюшением .компонентов в камере ,  а добавляемое коли
чество .компонента определяется соотношением коМ'понентов в 
газогенераторе,  т. е . в конечном счете температурой перед тур 
биной (см .  разд. 5. 1 .2 ) . 

О бычно в предкамерf!ЫХ тур бинах отношение начального 
давления к выходному давлению турбины составляет l ,2--;- 1 ,8 . 
Абсолютная  величина давления перед тур биной •:vюжет дости 
гать десятков и сотен бар .  Следовательно, предкамерные тур 
бины ЖР Д являю.тся низк�перепад:ными (дозвуковыми)  и высо-
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корасходн ыми .  П а р а м е rр ы  этих тур бин весьма сущест вен н о от
л и ч а ют с я  от п а р а м етров тур б и н , ·при м еняем ых д.'l я  схем ЖР Д 
с выбр осо�I газа  в а т мосферу . 

Ввиду бо:1ьших расходов через .пр едкамерную тур бину 
удельн ая  р а бота турбины при зада нной мощности мала,  поэто;v1у 
м а.r1  и коэффициент ра боты тур бины Lт - он значительно мень
ше, ч е :\1  у автоно;vшых тур бин .  

О бычно в предка м ерных турбинах газ 'Подводится по  всей ок
ружности,  'но иногда (несмотр я н а  бо.11ьшие р а сходы газа ) , в 
связи  с высокой плотностью газа ,  приходится применять парци
альныii подвод. 

К. п .  д .  тур бины и насосов не влияют на выход!Н ы е  энергети
ческие п о к а з а те.т ш  (Rуд) силовой установки в целом ,  так .как  
энтальпия газа ,  выходящего из ту.рбины ,  и энтальпия  компонен
тов топлива ,  выходящих из н асо·сов ,  иопользуются в камере ;  но ,  
как уже указывалось ( см .  р азд .  1 .4 .2 ) , вел ичин а к .  п .  д. игр а ет 
существенную роль для •получения м ини м ал ьной мас·сы ТНА и 
связанных с ним  трубопроводов .  

Чем выше к .  п .  д . , тем :меньшее начальное давление перед 
турбиноИ можно выбр ать и тем самым сделать всю установку 
более .'!егкой . П ри м алых к. :п .  д .  насосов и тур бины требуются 
большие давления .перед турб иной ,  а это в свою очередь тр ебует 
больших да влени й за  на·сосами .  Су ществует ( как будет показа 
но в р азд. 5 . 1 )  предельное давление  перед тур биной,  пр и превы
шении которого м ощность турбины будет меньше необходим ой 
для привода насосов . Поэтому к предкамерным турбинам ,  как и к 
насосам ,  п редъявляют требование , чтобы они имели высокий ко
эффициент полезного действия при  минимальной м а ссе, доста
точных простоте и надежности конструкци и .  Для повышения  
к .  п .  д. предкамерные турбины можно выполнять со  степенью 
реактивности 0,2�-0,3 .  Одна .ко для умень.ш ения осевой с.илы наз 
начают более низ.кую стеnень реактивности ,  а часто та,кие  тур би 
ны  даже ВЫПОЛНЯЮТ 3<КТИВ1НЫМИ . 

42. СТУП Е Н Ь ТУРБ И Н Ы ( ОД Н О СТУП Е Н ЧАТАЯ 
ТУР Б И НА) . О СН О В Н Ы Е  П О НЯТИЯ И 

СООТ НО Ш Е Н И Я  

4.2. 1 .  СТУ П Е Н Ь  ОСЕВОй ТУР Б И Н Ы  

4.2. 1 . 1 .  Изменение параметров п о  длине проточной части 

Н а  рис . 4 . 1  схематичееки представлено изменение давления ,  
скорости и темпер а туры по длине проточной ч а сти осевой реак
тивной ступени ( одноступенчатой турбины ) . В верхней ч а сти ри 
сунка показано  изменение параметров торможения . Пунктирам 
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показано  изменение давления торможения без потерь ( в идеаль
ном случае ) . Температур а торможения и давление торможения в 
относительном движении меньш е, чем в а бсолютном . 

Из выражений для энтальпий тор можения 
·* . + ( 2 '2) l c ,  = l1 С ! / (4 .  5) 

и 
. - • 1 ' 2/2) lw , = l1 т �W !  (4.  6 ) 

выводится соотношение между темпер атур а м и  тор можения в от
носительном и а бсолютном  движениях :  

Т w = Те 1 - -- 2Лиl·с cos а1 - Ли . 
.. • [ 

k - 1 ( 2 )] 1 1 k + 1 1 

Соответственно давление торможения в оrнос и rельном 
жении  выразится так:  

" * :rt (Лc , )  Pw,  = Ре, :n: (Лw, )  

(4 . 7) 

дви-

(4 .  8 )  

С це.J1Ью упрощен ия з аписи в дальнейшем в индексе, относя
щемся к давлению потока в а бсолютном движении ,  знак  скоро
сти с будет изъят ; н апример,  вместо Р; , будем писать Р 1 * .  

Реактив1ная  осевая ступень турбины характеризует.ся измене
нием кинетической энергии  в относителыном движении  исходя 
из общего определения  кинем атичеС'кой степени реа,ктив1ности ло
паточной м ашины : 

Таким обр азом , для реа ктивной тур бины w2> w 1 ; соответственно 
этому н а  рис .  4 . 1  показано изменение относите.rптой скорости по 
длине проточной части лопаток ра бочего .колеса . Характер изме· 
нения проходных сечений м ежлопаточного кан ала показан на 
рис .  2 .  1 1 . 

Схем а  проточной части а,ктивной ступени турбин ы  ( односту
пенчатая турбина ) показава на рис .  4. 2 .  Меридиональное сече
ние и вид сбоку могут быть такими же, как  у реа1ктивной тур би
ны (см .  рис . 2 .2 1 )  Н а  рис .  4 .2  ,приведено та.кже изменение пара 
метр ов rio дJшн е  проточной части активной турбины .  

Активная  тур бина характеризуется равенством давлений на 
входе в лопатки и н а  выходе из лопаток (P I = р2) и равенством 
относительных скоростей на  входе и ,н а выходе ( w 1 = w2) ( без  
учета потерь ) . В активных Т)'lрбинах площадь входного сечения 
межлопаточного канала м ало отличается от площади выходного 
сечения . 
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Рис. 4. ! .  Развертка 
цилиндрического се
чения проточной ча 
сти  р еактивной сту
!1ени турбины и изме
нение параметров га
за  по длине проточ-

ной части : 
/-сопловая решетка :  2-

рабочая решетка 

ц 

Рис. 4.2. Развертка 
цилиндричес!{ого сече
ния проточной части 
активной ступени тур
бины и изменение па
раметрав газа по 
длине проточной ча -

сти :  
!-сопловая решетка ; 2-

рабочая  решетка 



4.2. 1 .2 .  Тепловая степень реактивности 

В отличие от степени  реактивности, которую мы в гл. 2 назы
вали кинематической, в тур бинах применяют понятие тепловой 
степени реактивности Qт :  

(4. 9 )  

г де Lад 2= i1 - i2 - располагаемая адиабатная работа на лопатках 
рабочего колеса ;  

L:д = i� - i2 - располагаемая адиабатная работа Е сей ступени 
турбины fсм .  формулу (4. 3)] . 

Если выр азить .кинем атическую степень реактивности через 
о11ношение теплоперепадов, то, учитывая , что без учета потерь  и 
при са = О  теплоперепад соплового аппар ата L;дt выразится :r: а к  

2 2 2 * Ct W2 - Wt 
Laдl = - И Lад2 = ---2 2 

выражение для Qк запишется в виде [см .  формулу (2 . 1 02 ) ] 

La 2 La•2 (\ - ---'L- ____ _.:;.:."=-----.:к - - -
Lu * с� 

Laдl + Lад2 - --
2 

Lад2 
2 

L" - �  ад 2 

( 4. 10) 

Установим связь между .кинем атической и тепловой степеня
ми реактивности .  Выражение для Qт (для идеальной турбины)  
можrно записать в виде [см .  фор,мулу (4 .9 ) ] 

Lал2 Qт= --=--С� 
Lи + т 

р азделив выражение ( 4 . 1 О )  н а  ( 4. И ) ,  получим 

с2 �= 1 + -2- .  
Qт 2Lu 

(4. 1 1 ) 

(4. 12) 

Тепловая и кинематическая степени реактивности будут рав
ны м ежду собой при  с2 = 0, т .  е .  при  отсутстви и  .потер ь энергии с 
выходной скоростью.  Тепловая степень реактивности,  по суще
ству, определяет отношение  р асполагаемых теплоперепадов -
р асполагаемой адиабатной р а боты ра бочего колеса к общей р ас 
полагаемой адиа батной р аботе турбины . Кинем атическая сте
пень реактивности по величине больше тешювой.  Для активной 
ступени турбины при равенстве iНулю кинематической степени 
реактивности ( Qк = О )  равна  нулю и тепловая степень реактивно
сти ( Qт = О) . Тепловая стерень реактивности широко применяет-
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сн при  анализе  р аботы турбин,  потому что ее легко определить, 
даже  не  рассчитывая тур бину и не определяя  скоростей течения  
га:.  а .  

Ltля определения тепловой степени реактивности достаточно 
знать  отношение давлений перед 'Р а бочим колесом и за  р абочим  

i � 
1 

s 
Рве .  4.3. Изображение процесса 
идеальной реактивной ступени тур

бины в координатах i - s 

Рис .  4.4. Изображение про
цесса идеальной активной 
стуnени турбины в коорди-

· натах i - s 

колесом к полному начальному давлению газа .  При Cp = const из 
фор м улы (4 .9 )  получим 

где 

- ТI - Т2ц Qт - * 

То - Т2м 

Переходя к газодина мическим функциям,  получим 

- 't' О'СJад) - 't' (Лсад) 
Qт -

1 - 't' (Л с ) ' 

). = / (n = J!l...) . с 18д 1 * , 
Ро 

а д 
(4. 1 3) 

Особенно удобно определять тепловую степень реактив1ности , 
пользуясь изо бр ажением процесса в тур бине в координатах 
i-s .  

Н а рис .  4 .3  n•редставлена  i-s-диагр а м м а  идеальiНой ( без гид
равличеоких •потерь ) реактивной .ступени турбины.  Р асполагае
мая адиа б атна я  р а бота соплового а1П1па р ата  изобр ажается от-
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резком 0-1, р асполагаем ая адиабатная р абота р а бочего коле
са - отрезком 1 --2, адиа бат,ная р а бота всей турбины - отрез
ком 0-2. О11ношение отрезка 1-2 к отрезку 0-2 опреде.ТJ ит 
тепловую степень реактивности турб ины.  

Окружным к .  п .  д .  идеальной тур бины учитываются тол ько 
потери с выходной скоростью:  

Для идеалъной а ктивной ступени турбины i-s-диагр амма  
представлена на  рис .  4 . 4  Отрезок 0-1 соответ·ствует адиа батной 
р аботе соплового аппарата и одноврем енно адиабатной работе 
всей турбины,  так как они равны. Отрезок 2-3 изобра 
жает потери с выходной скоростью, а отрезо·к 0--3 - р а боту на 
о кружности колеса .  Окружной к п .  д. идеальной а ктивной сту
пени тур бины Ч и  опр еделится отношением отрезков 0-3 и 0- 1 .  

4.2. 1 .3.  Изображение действительных процессов 
турбины в тепловых диагр аммах 

Остановимся в первую очередь н а  процессе течения газа с 
р а.сширением в межлопаточных .каналах решеток, т . е. на  тече
нии в сопловых решетках: 

Необ р атимую потерю механической энергии в сопловой ре
шетке принято о бозначать Lrp . Очевид,но, что 

2 2 сlал cl Lrp = - - - . (4. 1 4) 
2 2 

Тогда , выразив L rp  через скоростной коэфф ициент ер ( см .  р азд. 
2 . 1 3 .2 . 1 ) '  получим 

или 

2 
с l а д  L<r = ( 1 - cp2) -

2
- ,  (4. 1 5 ) 

(4.  16 )  

Р асчет течения  .в тур бинных решет.ках целесообразней прово
дить с помощью газодинамичес:ких функци й :  

Л _ С tад • 

с lад 
_

__ ' а!кр 
1 k * 1 k * 

аlкр = 1 2 -- RTt = l  2 -- RТо = акр; J! k + 1 J! k + 1 

Действителыная приведеиная скорость 

Лс = срЛс . ' lal\ (4.  17) 
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Потеря энергии, определяемая величиной L 9  , не равна  всей 
ра боте  трения ,  а является лишь частью ее, как б ыло показано в 
разд. 2 . 1 4 .  

Потер и  при течении  в ра бочей решетке оцениваются анало
гично потерям в сопловой решетке. Необратимая потеря энер
гии при течении в р а бочей решетке найдется из выр ажения 

�ад 

и•� 

L·1; = -
2

- - -
2
- ' (4. 1 8) 

где W2ад = V 2L2a ц + wi: ( 4. 1 9) 
ZIIJ2aд и W2 - соответственно адиа бат!Н ая  и действительная 

скорости н а  выходе из р абочей решетки.  
Скоростной коэффициент ра бочей р ешетки н айдется как от

ношение действительной скорости истечения из  решетки к ади
абатной скорости : 

V 
k * акр w =  2 -- RT w, k + 1 

(4 .  20') 

(4. 2 1 ) 

Выразив L.Jr через ф, получим 
2 w2ад Lо/ = ( 1 - ф2) -
2

- (4 .  22) 

Изобразим в i-s-диаграмме действительный процесс расши
рения газа в реактивной ступени турбины ( рис . 4 .  5 ) . Линия 0-1 

соответствует действительному процессу р а сширения в сопловой: 
решетке, .'lиния 1-2 - процессу в ра бочей решетке. 

Величина L 9 ьыражается р азностью энтальпий i 1-i 1 aд [см. 
формулу (4 . 1 4 ) ] :  

L'f = (i� - it aд ) - (i� - it )= il - it aд • (4.  23) 

Коэффициент полного давления сопловой реш�тки а 1 найдет
ся [см .  формулу (2 . 1 92 ) ] по отношению полного давления р 1 * к 

полному давлению р0* ( см .  рис .  4 .5 ) . При отсутствии  внешнего 
подвода тепла прирост энтропии  газа  при  течении по сопловой 
р ешетке определяется .коэффициентом полного дав.1ения .  Для 
изобар1ного процесса 

р� St - Staд = - R 1n - = - R !n a1 • 
р� 

(4 .  24) 

Адиа батный теплоперепад р а бочей решегки может несколько 
увеличиться по ср авнению с адиаб атным теплоперепадом рабо-
чей решетки идеальной тур бины (L ;ад > L2ад. см . рис .  4 .5) , так 
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как процесс в р а боче i 1  решетке с учетом потерь  в сопловом ап 
парате совершается в области больших температур ,  а теплоем
кость ,  определяющая энтальпию ( i = ер Т) ,  с увеличением тем пе-
ратуры возрастает .  Пр актически р азница между L ;a ,, и L2a;1. 
невелика . (Для на глядности изотермы проведены так ,  что они 
совпада ют с л ин и я м и  постоян ной энталыпии ) .  

s 

Рис.  4 .5 ,  Изображение в координатах i - s дей· 
ствительного процесса в решетках р еактивной 

ступени турбины 

В соотЕетствии с формулой ( 4 . 1 8 )  L .� на 1дется :как разность 
отрезков 1; - 2�л и 2� - 2. Как следует из рис . 4. 5 , L!.t  = i2 - i  · . 2 а л 

КоэiJфициент полного давления рабочей решетки а2 найдется 
по отношению давления в точке 2� к давлению в точке z; .  Так * * как Т w , = Т  w, , то прирост энтропии при течении газа по решет-
ке будет равен : • 

s2 - s1 = - R lп Р:• = - R iп a2 • 
Pw, 

(4 . 25 ) 

Для активной ступени  турбины (L2ад = О) потеря энергии при  
течении в рабочей решетке определяется по фор муле 

w2 w2 
L., = -t _ _  2 
• <jl 2 2 ' ( 4 . 26 ) 
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вытекающей из общей формулы (4 . 1 8 ) .  В водя коэффициент ф, 
который  в данном случае выразится та к :  

"Ш'2 Ли· (!J =-- = --· ' ' ' WJ " w , 

получи м фор мулу ( 4 . 26 )  в виде 

о( .. ., -.) 
11 

w2 L. · = ( l - Ф2 ) _t " ' 
2 • 

!Jис.  4.6. Изображение в координатах i - s рабо
чего процесса в решетках активной ступени тур

бины 

(4 . 27) 

( 4. 28) 

Р а бочий процеос течения в р ешетi<ах осевой активной сту;пе
ни турбины изображеiН на  i-s-диаграмме  (рис .  4 .6 ) . Процесс в 

рабочей решет.ке происходит при  постоянном давлении - учас
ток 1-2 на изобаре р 1 = Р2 - Потеря энергии при течении по ра 
бочей решетке найдется в соответствии с формуЛой ( 4 .28 ) .как  
разность энтальпий : 

(4 .  29) 

Коэффициент потери оJiолного давления определится о'f!ноше-
• 2* z* нием давлении в точках w и w · 

На рис .  4 .7 приведено схематическое изображение процесса 
в решеттках реактивной стунени тур бины в координатах Т -s . 

Л иния 0-1-2 характеризует р а бочие процессы в сопловом ап
па.рате и в рабочем :колесе . Отштрихованные площади О-а-б

в и 1-г-д-е соответствуют адиабатным теплоперепадам L �ал 
и L2ад· Дополнительная р абота объемного р асширения вслед-
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ствие подвода тепл а трения хар а;ктерна как для расширения в 
соплах ,  так и для расш ирения в ка11-1 алах ра бочих лопаток . 

Потерянные доли механической энерги и  L" и L<Ji  получают
ся , если вычесть из ра бот трения возвращенные работы 
Н"I (О-1ад-1 ) и Hv2 U-2 :��. -2) . Соответственно L:r характери

зуется площадкой 1ад-1 -г-а, а L <Ji  - площадкой 2 �л. -2-
ж-г. 

т 

Рис.  4.7.  Изображение в ·  коор · 
динатах Т -- s процесса в ре
шетках реактивной ступени 

турбины 

. т 

а s 

Рис. 4.8. Изображение в коорди
н атах Т - s процесса в решетках 

активной ступени турбины 

На рис .  4. 8 представлено схем атическое изображение в коор 
динатах Т -s процесса в а1ктивной стуrпени  тур бины . Линия 
0-1-2 характеризует р а бочий процесс ;  площадь 0-а-б-в 

пропорциональна адиабатной ра сполагаемой работе турбины. 
Допол1нительная р а бота объемного расширения в результате 
подвода ·к газу тепла трения реализуется только в случае рас
ширения газа .  Поэтому он а  может быть выявлена только для 
процесса в сопловой решетке ( см .  Hv, на рис . 4 .8 ) . Вся ра бота 
трения при .  течении газа в р абочей решетке при постоянном 
давлении ( активная решетка )  пер еходит в тепло и является не
о бр атимой потерей механической энергии L<Ji . 

Следует иметь в виду, что для сверхзвукового течения степе
ни уш ирения сопел для получения одного и того же  давления в 
конце ра сширения 1При н аличии потерь и без учета потерь долж
ны быть различными . Подвод тепла трения приводит к тормо
жению сверхзвукового 'потока и для достижения заданного дав
ления на  выходе ·степень уширения .сопла при  процессе с трени
ем должн а быть больше, чем при  идеальном процессе .  При 
идеальном адиабатном :проце�се в данном сопле мож11-1о бь1ло бы 
получить меньшее давление Р tал ·  
1 2 2775 353 



р 
о 

Т,=const 

Рис. 4.9. Изображение в координатах р � и адиабатного и политропнаго процессов для одного и того же сопла 

Рис. 4 . 10 .  Изображение в координатах Т - s адиа
ба тного и политропнаго процессов для одного и 

того же сопла 



Для одного и того же сопла (течение сверхзвуковое)  адиа батный и политрапный процессы изобразятся в p - v  и Т -s-координатах так ,  как показано на  рис .  4 .9  и 4 . 1 О соответственно .  

4. 2 .  2. ОД НОСТУ П Е Н ЧАТАЯ РАДИАЛ ЬНАЯ ТУР Б И НА. 
ИЗМ Е Н Е Н И Е  ПАРАМ ЕТРОВ П О  ДЛ И Н Е  П РОТО Ч Н О й  ЧАСТ И. 

ИЗОБРАЖ Е Н И Е П РО Ц ЕССО В В i-s-Д И А ГРАММ Е 

Н а  рис .  4. 1 1  показана схема радиальной центростремительной тур бины.  В ЖР Д р адиальные ту:р би•ны применяют в каче
стве предка ме.рных ; при  этом р абочее колесо выполняется р адиально-осевым,  та:к что, по существу, центр остремительные 

R -б - 8 -Г 

Рис. 4. 1 1 . Схема р адиальной центростремительной турбины:  

!-подвод; ff-сопловой а ппарат: fff-paбoчee колесо; ! У-отвод 

I 

турбины,  применяемые в ЖР Д, являются радиально-осевыми 
турбинами .  В дальнейшем, однако, мы  будем н азывать их р ади
альными тур бинами .  Чисто р адиальная тур бина ( см . рис .  2 .23) 
пр именяется в ЖР Д редко, так как она плохо компонуется с ка
ыерой сгорания .  

По  габар ита ;-,1 и массе конструкции р адиальная тур бин а  ус
тупает осевой ; кроме того, для ;�олеса р адиальной турбины ха
рактерно большее осевое усилие . Большое осевое усилие з атруд
няет конструирова;ние турбонасооного агрегата .  По условиям 
прочности колеса ·конструирование р адиальной турбины также 
представляет определенные трудности, но в изготовлении колесо 
р адиалыной тур бины проще, ч е м  осевое. 
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На рис .  4 . 1 1 , где изображена  конструктивная схема  односту
пенчатой радиальной турбины,  обеспеч ива ющей выход газ а ,  
близкий к осевому, цифрой 1 обозначено подводящее устройство, 
которое представляет собой кольцевой подвод, чаще всего вы
пол�няющийся как ули rочный, с постепенным уменьшением про
ходиого сечен ия .  Это дает возможность выровнять скорости и 
обеспечить более равномерный подвод га з а  к сопJi ам .  Цифрой 
II обозначен сопловой аппарат, который выполнен в виде круго
вой решетки профилей ; в принципе, роль соплового апп арата 

r: 

6х о z 

может выполнять спир альный 
подвод. Цифрой 111 обозначе
но р абочее колесо;  выходное 
устройство (отвод) IV обыqно 
выполняют в виде прямого  
диффузор а .  

Проследим изменение п а
р аметров г аз а  по дл ине про 
точной части р ади альной цен
тростремительной тур бины 
( рис . 4 .  1 2 ) . По  оси абсц t1СС 
условно отложен а дл и н а  про-

точной ч асти тур бины и отме -
В Ь I Х  чены характерные сечения . В 

подводящем сборнике, кото
рый обычно выполняетс я кон
фузорным ,  несколько п а;�. ает 

Рис. 4. 1 2. Изменение параметров га
за по длине проточной части радиаль· 

ной центростремительной турбины 

давление, соответственно п а 
дает темпер атур а и повыш ается скорость.  Такое изменение ха 
р актерно для осредненных п ар аметров, так  как р аспределение 
скорости по сечению подводящего сборника  существенно нер ав
номерно. 

Сечениями О и 1 выделен сопловой аппарат, в котором про 

исходит расширение газа и ускорение газового потока .  Давле
ние и темпер атура газа падают, а скорость возрастает. Давле
ние торможения в идеальном случае  (штрих- пунктир )  остается 
постоянным,  в реальном же случае  оно падает в Р.езулыате по
терь .  Темпер атура тор можения остается постоянной .  

На  рис .  4 . 1 1  приведены  треугольники скоростей на  входе в 
рабочее колесо и на  выходе из него .  Они расположены в ра зных 
плоскостях.  

Треугольник скоростей на  входе в колесо лежит в пло
скости вращения , а треугольник скоростей на выходе из ко
леса - в плоскости, касателыной к цилиндрической поверхности, 
с осью, совпада ющей с осью вр ащения .  Совмещен ные треуголь
ники скоростей вынесены отдельно на  р ис .  4 . 1 3 . 

В ыходные кромки сопловых лопаток наклонены под неболь
шим углом к окружности . Угол наклона обычно составляет 
1 5---;--20°. Величина  скорости определяется отношением давлений 
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на входе в r.опловой аппарат и на  выходе из него а также н а--
чальной температурой . 

' 

Окружная скорость при  заданной угловой скорост и  ffi опреде
ляется наружным диаметром колеса . Максимальная  величина 
окр�жной скорости на  входе ограничивается лрочностью колеса 
( u i � 250--;-300 .м/сек) . Применяют полузакрытые (см .  рис .  4 . 1 1 ) 
и закрытые ( см .  далее рис .  4 .52 )  колеса . Исходя из  соображе
ний прочности  наибо.'!ее це.'!есообразно nрименять радиальные 

Рис. 4. 1 3 .  Треугольники скоростей на входе в р а бо
чее колесо и н а  выходе из него для р адиальной цен

тростремительной турбины 

на входе лопат.ки . Поэтому стараются обесnечить та·кое соотно
шение скоростей и 1 и с 1 ,  чтобы наnравление w 1 было близко к 
радиальному ( ом .  р ис .  4 . 1 1 ) .  Если та1кого соотношения с:коростей 
не удается достичь, то .приходи11ся применять лопатки, имеющие 
входной угол, отличный от радиального (см .  рис .  2 .23 ) . 

В ра бочем ,колесе, т. е. между сечениями 1-2 (см .  рис .  4 . 1 2 ) , 
происходит отбор механической энергии, в результате чего а бсо
лютная скорость газа уменьшается .  При этом течение газа про
исходит в поле инерционных сил вращател:ыного движения и с 
переходом на  меньшие радиусы давление  газа понижается [см . 
формулу (2 .85) ] . Дополнительное понижение давления по  коле
су имеет место в тех случаях, когда межлопаточные каналы вы
полняются конфузорными и в них происходит увеличение  скоро
сти относител:ыно колеса (относительной ·скорости) .  

Н а  рис .  4 . 1 2  изображено как rр аз та,кое течение ( w2> w 1 ) . До
полнительное падение давления по 'колесу вследствие ускорения 
газа не  является обязател:ыным условием �протекания р абочего 
процесса в радиалыной центростремительной тур бине, но такое 
изменение пар аметров наиболее благоприятно, так как исключа
ет диффузорвое течение газа по межлопаточным каналам ,  соп
ровождающееся большими  потерями .  

Укажем, что искуоственно обеспечивая изменением проход
ных сечений  .колеса диффузорвое течение в его .каналах, можно 
получить меньшее падение давления по колесу, чем неизбежное 
понижение давления, свяаа,ююе с течением,  направленным к 
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центру в.ращающегося колеса .  В этом ·случае относительная ско
рость движения газа по .колесу будет уменьшаться . Такое nро
текание процесса будет невыгодrно, та.к как диффузорвое тече
ние сопровождается большими гидравлическими потерями . 

Температура Т w* и энтальпия  тор можения в колесе будут ме
няться с уменьшением радиуса ,  так :как  течение идет ·при изме
нении инерционных сил вращателыного движения ( см. разд. 2.8 ) : 

соответ ственно 
* * k - 1 2 2 Т w = Т w - -- (Ut - U2) · ' ' 2kR 

Величина Т�, найдется из соотношения ( 4. 7) : 
* * k - 1 2 2 

Tw = То - -- (c t - Wt ) .  ' . 2kR 

(4. 30) 

(4. 3 1 ) 

(4 . 32) 

Аналогично будет меняться и давление торможения даже в 

идеалынам случае  (см .  рис .  4 . 1 2 ) . 
Темпер атура  в колесе Т будет пониж аться благодаря пони 

жению температуры торможения и в результате расширения по 
тока ,  если w2> w1 . 

Это свойство р адиальных центростремительных тур бин ис
пользуют для получения низ·ких температур . Р адиальные центро
стремительные тур бины, используемые в холодильной технике, 
называют тур бодетандера ми .  

Н а  выходе из колеса радиальной турбины ставят выходное 
устройство (см . поз. IV на рис. 4 . 1 1 ) ,  которое целесообразно вы 
полнять в виде диффузора ,  чтобы преобразовать кинетичеекую 
энергию потока,  в ыходящего из тур бины,  в потенциальную ·

энергию давления .  Это позволяет при  заданном противодавле
нии (давлении н а  выходе из диффузор а )  увеличить отношение 
давлений для колеса . Кроме того, использовать энертию непо
средственно в скоростной форме в газовых форсунках или в ка 
мер е  сгорания з атруднительно.  Понижение скорости в диффузо
ре после турбины целесообразно,  т а к  как наличие больших 
скоро·стей в переходнам устройстве, соединяющем тур бину и ка 
меру, будет связано с большими гидравлическим и  потерями .  В 
общем случае  примем , что в выходном участке турбины давле
ние возрастает, а скорость падает. 

Для получения в абсолютном движении напр авле.ния выход
ной скорости ,  близкого к осевому, лопат:ку колеса необходимо 
отогнуть в .сторону, обратную вращению (см . рис .  4 . 1 1 ) .  Наличие 
большой закрутки потока на выходе из турбины может привестv 
к большим гидравлическим потерям в устройстве, подводящем 
газ к ·камере сгорания . 
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Подчеркнем еще раз ,  что общее отношение давлений на  вхо
де в .колесо и на выходе из него должно быть больше, чем тре
буется для р а сширения газа, если исходить из геометрических 
соотношений канала . 3начителыная доля падения давления по 
колесу связана с перемещением газа с больших р адиусов .на 
меньшие. Та:ким образом, колесо центростремительной тур биiНы 

. 
l 

s 

Рис. 4. 14. Изображение в координатах i - s про· 
цесса в решетках ступени р адиальной центростре

мительной турбины 

всегда реактивное.  Кинематическая степень реактивности колеса 
найдется из общего соотношения (2 . 1 02 ) .  

Выражение для тепловой ·степени реактивности запишется в 
таком же виде, ка,к для осевой тур бины [см .  формулу ( 4 .9 )  ] .  

Процесс идеальной р адиальной тур бины в i-s-диагра11.1ме  
изобр ажается так же,  ка:к и для реактивной осевой тур бины (см .  
рис .  4 .3 ) , но  отрезок 1 -2 в этом случае будет представлять со
бой сумму двух членов : 

w� - wi ui - и� 

2 
+ 

2 

Для реальной ступени р адиальной реактивной турбины, яв
ляющейся .наиболее общим· видом ступени тур бины, :процесс те-
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чения в решетках в координатах i-s упрощенно изображен на  
рис. 4 . 1 4 . Обращаем внимание на  то ,  что  температура торможе
ния в относительном движении на выходе из колеса меньше тем 
пературы тор можения в от:носителыном движении на  входе в ·ко
лесо в связи с уменьшением потенциальной энергии газа при 
переходе на  меньшие р адиусы. 

4.3. Т ЕЧ Е Н И Е  В ТУР Б И Н Н ЫХ Р ЕШ ЕТ КАХ. 

В Ы Б О Р  КО Н СТРУКТ И В Н ЫХ П АРАМ ЕТРО В Р Е Ш ЕТО К 

Расширение газа в общем случае  происходит и в сопловой , и 

в ,рабочей решетках (реактивная ступень ) . В активной ступени 
газ р асшир яется только в сопловой решетке . Тур бины ЖР Д вы
полняют с м алой ИJl И  нулевой ( а,ктив:ные ту·р бины)  степе•нью ре
активности . Поэтому в турбинах ЖР Д процесс расширения ,про
исходит в основном в сопловых решетках .  

Обтекание решеток и потери в них были подробно р ассмотре
ны в разд. 2 .  1 3. 2 . 1 .  В данном разделе остановимся на  процессе 
расширения газа в решетках и на особенностях обтекания реше
ток потоком с околозвуковыми и сверхзвуковым и скоростями. 

4.3 . 1 .  РАС Ш И Р ЕН И Е  ГАЗА В Р Е Ш ЕТ КАХ 

4.3. 1 . 1 .  Расширение газа в сужающихс11 решетках 

Ра,ссмотрим  течение в конфузорных решетках. Для конкрет-
ности будем р ассматривать сопловую р ешетку . Все зависИмости 

будут сnраведливы и для 
решетки рабочего колеса 
при замене абсолютной 
скорости относительной и 
при учете начальной ско
рости.  Геометрическая 

::><А--...� Аарактеристики форма  решетки показава 
�c--�"----L-:Ж'f:......,.---7:"11:�--'---'--- - н а  рис. 4 . 1 5 .  

Рис. 4. 1 5. К опредеJiению yrJ ;FI  отk лонения 
потока в косом срезе суживающейся сопло

вой решетки 

Работа расширения 
такой решетки зависит от 
отношения давлений на 
входе в решетку и на вы-
ходе из нее (б 1 = p �jp, ) .  
Характер течения будет 
разный для условий б 1 < 
< бнр И б , � бнр, где бнр 
критическое отношение 
давлений [см . форму-
лу (4 .4 ) ] . 

• Рассмотр им , какие параме1 ры будут на  выходе из конфузар 
пои решетки при  6•1 < <'>кр (та•кие отношения давлений характер 
ны для предкамерных туроин) . 
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Действительную скорость истечения найдем из соотношения 

(4. 33) " 

где <р - скоростной коэффициент для осредненной скорости. Ос
реднение может проводиться 1по уравнениям сохранения нераз
рывности, количества движения и энергии (см . разд. 2.  1 3. 2. 1 ) ,  в 
зависимости от решаемой задачи.  

Обычно .коэффициент <р сужающихся со,пел р авен :  

qJ = 0,97 -+-0,98. 

Расход газа находим с помощью газодинамических таблиц 
через приведенный р а·сход 

(4 .  34) 

Расход через решет.ку н айдем по формуле 
G = zcf mJnQJCl , (4. 35) 

или, учитывая формулу (4 .34 ) , после .преобразоваiНИЙ получим 

(4. 36) 

где обозначено 

m={k (-2 )Z�: . 
k + l 

Давление Р 1 *  выразим через 1начальное давление торможе
ния с помощью коэффициента !Полного давления :  

тогда 

так как 

• 
Ро 

V q (Лс, ) , RТ� 
* • 

То = Т1 .  

(4. 36а) 

(4. 37) 

Для определения н аправления потока на  выходе из решетки 
при дозвуковых ;скоростях в практике тур бостроения р аспрост-
ранена  формула · 

(4. 38) 

где т - о,пытный коэффициент; а-·размер торла межлопаточ
ного 'Канала .  
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Эта формула хорошо согласуется с опытом (при  коэффици
енте т =  1 ) для скоростей выхода ,  близ.ких к звуковым .  При 
меньших скоростях (М �0,4-�0,5)  р екомендуется (см. р аботу 
[6]) принимать коэффициент т рав·ным 1 ,08 . , 

Рассмотрим  основные соо11ношения для течения в конфузар 
ной  решетке при  6 1 = 6 1кр· Пр�;� ближенно будем прИiнимать, что в 
минимальном сечении устанавливается к.ритическая скорость :  

которая определяет расход газа  через сопло.  
Расход р аве:н максимальному (�ритическому) расходу : 

* 
G = Gкp ='zcfш lnтal кp Ро q (Ac ) .  

V RT� 
l кр 

(4 .  39)  

(4 . 40) 

Под {min в формул ах (4 .37 ) и (4 .40 ) следует поним ать эффек
тивное м инимальное сечение, которое м ожет быть меньш е  гео
м етрического ввиду сужения струи : 

fn !n = afш ln re oм •  
где а - коэффициент сужения струи ; в первом приближении 
можно принимать а =  1 ;  величина а1кр в формуле ( 4 .40) : 

а1 кр = Рfкр/ р� - коэффициент полного давления от входа до кри
тического сечения . 

При  6 1 > 6 1кр р асширение газа 'продолжается в пределах ко
сого среза межл01п аточного •канала ,  т. е. от сечения k-k до ·сече
ния с-с (·см .  рис. 4 . 1 5) . Рассмо�рим этот вопрос подробнее.  

4.3. 1 .2 .  Расширение газа в косом срезе 
сужающейся решетки 

Лопаточные решетки почти всегда и меют косой срез, так как 
угол наклона лопаток на  выходе обычно значителоно меньше 
90°. Пр и  давлении  за  сопловой решеткой р 1 , м еньшем Ркр, в про
СТiра,нстве между 1критическим ·сечением и срезом , происходит 
р асширение газа .  Давление вдоль стенки падает постепенно, а в 
точке А сразу ( см .  р ис .  4 . 1 5 ) . Вокруг точки А возникает течение 
Пр андтля-Майера ( течение при  обтекании тv:пого угла ) , приво
дящее ,к увеличению скорости газа от звуковой (Л.кр = 1 )  до 
сверхзвуковой (Л.> 1 ) и поворот 1потока в сторону меньшего дав
ления . 

В плоском косом срезе .постоянное давление уста•навливается 
вдоль характеристики, т. е .  вдоль луча, выходящего из точки А 
( см .  рис. 4 . 1 5 ) . Давление,  соответствующее выходному, может 
установиться в пределах косого среза. В этом случае будет не
полное использование косого среза .  
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Когда характеристика,  соответствующая выхо,щному давле
нию, уста1Нови11ся на  срезе сопла,  то р асширителыная способ · 
ность косого среза будет использована полностью. Величина  ско- · 

рости определяется отношением давлений 6 1 и потерями в сопле 
и найдется по формуле ( 4 .  33) . Расход газа остается равным 
критическому, та'к как в критическом сечении мы имеем М И!НИ
мальное проходное сечение, и на  величину скорости в этом сече
нии расширение в косом орезе не влияет . Расширение в косом 
срезе со111ровождается отклонением 1потока в сторону увеличения 
угла ,  под ,которым выходит поток. 

Из эпюр давления,  .показанных на рис .  4 . 1 5, следует, что на 
газовую струю, протекающую по косому срезу, действует им
пульс давления в оюружном напр.авлении .  Под действием этого 
импульса давления струя отклоняется от оси сопла ( см .  
рис.  4 . 1 5) .  

Угол отклонения потока в ,косом срезе может быть найден 
расчетным путем. Точные фор'мулы для определения угла откло
нения 'потока в косом срезе nриводятся в курсах газовой дина 
мики (см .  1р а:боту [37]) . 

Приближенная формула для  определения угла отклонения 
потока в косом срезе получается из уравнения неразрывности, 
записанного для сечений k-k и 1-1,  ,без учета возможного от
рывного течения (см.  рис.  4 . 1 5) : 

(4. 4 1 ) 
где f1 - сечение струи на выходе из сопла .  

Считая, что высота решетки (размер ,  перпендикулнр!НЫЙ 
плоскости чертежа, см. р ис. 4 . 1 5 ) остается постоя!Нной в преде
л ах косого среза и что в струе до сечения 1-1 сохраняется этот 
размер , получим соотношения между сечениями fm1n, f 1 и сечени
ем В 'ПЛОСКОСТИ ,среза fc :  

ft = !с s in ( a.t + б) И f m ln = /с sin U.t • 

Подста:вив эти соо11Ношения в формулу (4.4 1 )  и произведя 
сокращения, получим 

Qкрскр s in а.1 = Q1c1 s in ( а.1 + б) ,  

откуда (4. 42) 

Пренебрегая потерями, т. е. полагая Qкр = Qкр,ад и Скр = акр. из 
формулы ( 4 .42) получим 

(4. 43) 

С учетом того , что 
(4. 44) 
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( ,, * 
) акр = аtкр • так как To = Tt =coпst  , получим формулу , известную 

под названием форм улы Бэра :  
1 s in (а 1  + б ) = sin a1 --

q (Лсlад)  
(4 . 45 ) 

Р асчеты по этой фо,р муле дают неско.пько заниженные значе
ния углов О'ГКЛонения потока , особенно при 6 > 4  (cl\I .  р аботу 
[ 1 37]) . 

Выведем количественные 

Pr t Рrпр 

соо11ношения для определения р а с 
ширительной способности косо
го среза . Составляющая скоро
сти газа , перпендикулярная 
изобарической поверхности (ха
рактеристике) , р авна скорости 
звука. Тогда для предельного 
расширения в косом срезе (ха
рактеристика совпадает со сре
зом сопла )  осевая составляю -

�_,___,___.;.._,__.J С 1 %  = а.  1Dp 
С1Пр 

щая выходной скорости (пер
пендикулярная фронту реш ет
ки ) должна быть скоростью 
звука при  данной температуре 
(рис .  4 . 1 6 ) . Для предельного 
случая р асширения ( без учета 
потерь) можно записать (см . 
рис .  4 . 1 6 ) : 

Рис. 4. 1 6. 1( определению предельно· 
го расширения в косо м  срезе решетки 

• alnp S IП  ( а1 + бпр )= ---
C tnp . ад 

Уравнение (4 .45) заnишем в виде 

sin ( а1 + б пр) =sin а1 --1-
q (Acl np .aд)  

(4 . 46 ) 

(4 .  47) 

Приравняв пр а вые части уравнений ( 4 .46) и ( 4 .47) и преоб
разовав их, получим 

81 пр = 8кр -----

( s in a!)211/( k + l )  
(4 . 48) 

Пределоное отношение давлений зависит от угла наклона 
сопла , .которым определяется соо11нqшение площадей fmin!f с · 

В табл.  4 . 1 приведены значения предельной степени расши
рения сужающегося сопла с косым срезом для k =  1 ,33 и для 
трех значений угла а 1 . 

Большую степень расширения в сужа ющемся сопле с косым 
срезом можно получить при  меньших углах наклона сопла а 1  
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( больше прирост площади в косом срезе) и меньших потерях полного давления (:меньше удельный объем газа и ,  следовательно, меньше требуемая площадь ) . Но окончательно вопрос о вы- · боре степени расширения в сужающемся сопле можно решить, оценив величину углов отклонения в едучае предельного расширения . 
• 
Подставив в формулу ( 4 .4 7) значение i, cl пp.aJl для предедь-

нои степени падения давления [см . форыу.'lу (4 .48 ) ], найдем величину угла отклонения, соответствующего подному использова нию р асширительной способности косого среза сужающегося сопла .  
В табл .  4 .2  приведены значения углов отклонения, соответствующих предельному ра сширению в косом срезе. 

Таблица 4. 1 
Зав и с и мо с ть пр е де л ьно го 

о тно ше ни я дав ле ни й !l t пp дл я  
с ужающи х с я  с о пе л о т уг ла 

наклона с опла а1 

15 

8 , 4 

20 

6 , 2 

25 

4 , 9 

Таблица 4. 2 
Зав и с и мос ть угл о в  о ткло нения 

пото ка в ко с о м  срезе fJnp' 
с о о тв е т с твующ и х преде Ji ь ному 

о т нош е н и ю да вл е ни й, о т угла 
нак лона с о пла а1 

1 5  20 25 

Обычно р асчетную величину угла отклонения потока при  рас
ш ирении в косом срезе ограничивают значениями 3-7-5°. Боль
шие углы отклонения потока на  выходе из сопловой рt::шетки 
пр иводят к большим углам  натекания на допатки р абочего ·коле
са, что невыгодно, так ·как  увеличиваются потери с выходной 
скоростью из р абочего колеса .  В ыходная скорость возрастает 
из-за  увеличения осевой составляющей скорости . На м алые 
выходные углы сопловой решетки переходить также неце
лесообразно,  так  как это увел ичит потери в связи с увеличением 
поверхности трения и величины кромок, а также в связи с 
увеличением угла поворота пр и  входе. В связи с этим сопловую 
реше11ку никогда не рас·считывают на предельное отношение дав
лений . Максимальное расчетное отношение давлений для сужа
ющихся сопел, исходя из углов отклонения в косом срезе в = 3 ...;--
50, составляет 1'\•1 = 3 . ...;-- 4 .  

4. 3. 1 .  3 .  Расширение газа в решетках и соплах 
с расширяющимися каналами 

Для больших стеленей р асширения ( 6 1 > 3...;-4 ) в сопловых ре
шетках применяют лрофили,  .которые о бр азуют межлопаточные 
канады в форме  сопе.'I Лаваля ( рис .  4 . 1 7 ) . В турбинах с мадым 
ра·сходом газа часто nр11меняют отдельные сопла , выполненные 
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в виде ·сопел Лаваля ( см .  далее рис .  4 . 23 ) . Сопловые апп а р аты, 
образующие сужающе-расширя ющиеся каналы ,  позволяют полу
чить больuше сверхзвуковые с корости истечения .  

Н а  рис .  4 . 1 7  изображен элемент реше'Гки с межлопаточными  
каналами, выполненными в форме сопел Лаваля .  Слева показ а 
но  изменение параметров потока .  В ыделены два  хар актерн ых 
сечения - минима .rптое сечение k-k ( критическое)  и сечение  
1'-1'  в конце расширяющейся части ,  перпендикулярное оси 

Рис. 4. 1 7. К: рассмотрению течения газа через решетку с межлопаточными 
каналами,  выполненными в форме сопел .ТJаваля 

сопла .  Параметры в сечении 1 '-1'  будут обозначаться цифрой 
« 1 »  со штрихом .  Проходные сечения fmin и f 1 '  являются ра·ссчи 
тываемыми сечен и я м и .  Величин а критического сечения будет оп 
ределять расход через реше11ку fсм .  фор,мулу ( 4.40 ) ]. Если задан 
расход, то из формулы ( 4 .40)  можно опр еделить потребную ве
личиrНу минимального (критического ) сечения fшin · 

Проходное сечение f 1 ' определяет степень уширения сопла и 

величину скорости с 1 ' . Н айдем связь степени уширения сопла с 
параметрами газа .  

Пр именим ура внение неразр ывности  для сечений k-k и 

1 '-1' : 

откуда 

• * 
Ро Ро • · G =  -= maкnq (Лc ) = malftq (Л • ) , v RT� " 

кр v-RT� Г l  

- ·  ! �  
ft = --

/mi n  

акрQ (Лс кр) а� q (Л с ' ) 1 
( 4 .  49) 

Потерями  в докритической части сопл а будем пренебрегать .  
Положим акр = 1 и q (Лск р) = 1 ;  "ОГда из  формулы (4 .49) полу-
чим 
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Так ка к 

то 

' (р; )* 
<:! t = --.. 

- ' 

Ро 

• 
· Ро /t = -,-*____;:_ __ 

(р1 )  q (Л , ) с 1 
(4. 5 1 )  

Выразим ;:; через статическое давление р; и коэффициент ско · 
C t расти q>' = -, - : 

где 

С t а д  
), , =q/ (Л , ) и (р; )* Pt ll с 1 с ! а д г k - 1 2 2 ]ll-1 l 1 - -- (tp' ) " с ' k + 1 ! а д 

СоотЕетспенно 
k ' [ k - 1 2 2 ] ll- 1 о 1 1 - -- (<р' ) Лс • 

/; = -��--k�+_1 ___ l�a�д �-

q (Л ) 
cl 

* 
� · = Ро U! -,- • 

(4. 52) 

П одставив в формулу  (4 . 52 )  
q (\ ·  ) ,  •после упрощений  •получим 1 

Pt 
р азвернутое выр ажение дл я 

k - 1 2 2 . !� = в; (-2-)l,' ( ll- 1 ) 1 - k+l ( ? ' ) л . ; ад 
k + 1 tр ' Л с , ! а д  

(4. 53) 

Задаваясь желаемой степенью пониженин давления б ;  от 
входа в сопло до сечения 1 :-J'  (ом. рис .  4 . 1 7 ) и скоростным ко
эффициентом ер', учитывающим потери на этом участке, опреде
ляем по та блице газодинамических функций ).с ' = f (:rr� = 1/13 ; )  ! ад 
и рассчитываем степень уширения сопла т; . 

В формулу (4 .53 )  входит лишь один опьпшый коэффициент, 
а и;vtенно скорос'Гной: коэффищ;ент ер' . По опытным данным ве
личина ер' может приним аться в пределах 0,94-;- 0,98 . 

Н а  рис. 4 . 1 8  представлена  зависимость степени уширения 
сопла от отношения давлений б ; ,  р а ссчитанная при р азных зна
чениях скорос11ноrо коэф.фициента сопл а ер'. Величина ер' влияет 
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на  уширен ие сопл а .  З адаваясь при расчете сопла  зани женньш 
знаачением ер', можно получить чрезмерное уширение сопла для 
заданного значения б ; .  Такое сопло будет р аботать в режимt> 
перерасширения,  что может вызвать дополнительные потери .  

При  расчете сопел лучше выбир ать завышенные значения ер'
, 

так ка'К при ра боте сопл а совмес11но с рабочей решеткой пред
почтительнее иметь режим недорасширения . С корость в конце 

о 1/fтin - �  

v 
/ v 

v / v v 
J,O _"v v / v v 

1 !f!'= 1, 0 " l/ v v v 
О, 98 -... � [7 v / v 

0, 95, /r:s.-v ./ v 

1f!'=0,9'f '-..._ � v:: v v 
[%: � / 

�г � � 
•_L � V' 

. z, o  

� � 
� 

1. 0  i 
q. б 8 10 72 14 15 1а а; 

Рис. 4. 1 8. З ависимость степени уширения сопла 
от отношения дав лений б ;  при р а�лич 1 :ых значе 

ниях скоростного коэффициента ер' ( k= 1 ,33) 

расширяющейся части найдется как скорость полного расшире
ния :  

где 

Если 011ношение давлений  6•1 , подсчита:нное по пол,ному дав
лению перед решеткой и статичеокому давлению н а  выходе из 
реше11ки, будет равняться ра,счетной :степени пониженин давле
ния в сопле ( 6·1 = 6 1 ' ) ,  то скорость на  выходе с 1 будет равна ско
рости в сечении 1 '-1'  ( ом.  рис. 4 . 1 7 ) , если пренебречь потерями 
в :косом срезе :  
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4.3. 1 .4 . Расширение газа в косом срезе расш иря ющихся 
решеток и сопел 

Если отношение давлений 6 1  будет бо.1 ьше ..,, ; , то в косом сре 
зе может происходить дальнейшее расширение  газа .  Поток газа  
при  этом будет отклоняться в сторону увел ичения угл а вытека
ния .  Изменение параметров газа  с учетом расширения в косом 
срезе показ а но пунктир•ными лининми на рис. 4 . 1 7 . В этом слу
чае Лс1 > Л ' . с .  

Расширение в косом срезе начинается не от сечения 1 '  -1', а 
толi>ко от характеристики а-а, смещенной относителыно ·сечения 
1 '-1' ( ом . рис .  4 . 1 7 ) .  Вол1на разрежения из точки А не  достигнет 
сечения 1 '  -1' ,  так  как  газ сносится со скоростью , превышающей 
скорость зву.ка ( c i '> a) , т. е.  1превышающей скорость распрост
ранения волны разрежения .  Угол е, под которым р а сположен а 
характеристика а-а по отношению к оси, определИ'гся из  из 
вестного соот.ношения : 

. al  1 SШ Е = -- = --
С� м �  

(4 .  54) 

При больших сверхзвуковых скоростях ра сширение в косом 
срезе может вообще не протекать. Пр и этом хара,ктер истика , со
ответствующая давлению р 1 ' , ·совпадает со срезом сопла .  Для 
этого случая  мож,но записать соотношение 

s in e = sin a1 = -,
1
- .  (4 . 55) 

м l пр 

Та•к, н апример , при а 1 = 20° величина  Мiпр = 2,9 . При М�<М�пр 
расширение в косом срезе может иметь место , но пр актичес.ки 
оно ·nриводит к небольшому приращению скорости по сравнению 
с тем , которое на блюдается при р асширении в ;косом срезе ·сужа 
ющегося сопла .  Это объясняется тем ,  что в закритической обл а 
сти ,  в связи с резким увеличением удельных объемов газа ,  необ
ходимое приращение площади при ра сширении газа тоже велико . 

Можно получить приближенные ·соотношения для угла отк
лонения потока ,  воепользазвавшись уравнением неразрывности . 
Написав уравнение неразрывности для двух сечений :  k-k и 1 '  -1' 
(см .  рис .  4 .  1 7 ) , получим после преобразований , аналогичных 
тем,  которые применялись при выводе формулы ( 4 .45) , для ади
а батного течения : 

q (\: ) 
s i n  ( а1 + В) =  sin а1 • I ад 

q (лсl а д) 
(4 . 56)  

Н а рис .  4 . 1 9  ( см .  р аботу [ 1 46] )  показан сnектр течения в 
расширяющейся саплавой решет ке. Отношение давлений  такое ,  
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Рис.  4. 1 9. Спектр течения в расширяюшейся сопло
вой решетке. 

�i rл ы  установкн n роф н л я  )( :  /- 18° ; 2-16° ( р асчетный) ; 3-
1 10 ;  4- 1 2°; 5- 10° 



что происходит расширение газа в косом срезе .  Видны волна раз
режения в косом срезе, граница потока ,  покидающего реш етку, 
отраженные волны разрежения  и во.1ны р азрежения на выход
ных кромках .  

4.3. 1 .5. Профилирование сопловых ·решеток и сопел 

Сопловая решетка  должна быть спрофилирована такиl\I обра 
зом , что бы она обеспечивала необходимые направление и вели
чину окорасти потока на  выходе и имел а  минимальные потер и .  

Газ  подводится к сопловой решетке из газогенер атора  в осе
вом напр авлении .  Поэтому обычно а0 = 90° . Выходной угол а 1 вы 
бирается в пределах 1 5+20°. Чем 
меньше угол выхода , тем больше 
будет высота лопатки и тем боль- �� 1 ше изогнутость сопловой и рабо-
чей лопаток. Профильвые потери 
( особенно кромочные и вторич-_ . 

ные )  возрастут . При  больших уг- а) л ах а 1 возр астут потери 1С выходной 
скоростью в результате увеличе- IA/J 
ния осевой составляющей скоро-
сти на  выходе из колеса ,  которая 
близка по величине к осевой со-
ставляющей скорости на входе в 
колесо. Осевая  составляющая ско
рость на входе с увеличением а 1  
возрастает .  

При проектировании турбин 
ЖР Д следует в качестве профи
лей сопловых решеток выбирать 
nрофили с известными характери
стиками и о бл адающие минималь
ными потерями .  Профили ,  разра
ботанные в МЭИ на основании 

о) 

�r 
8 )  

Р и с .  4.20 .  Профили сопловых ре-
шеток . 

а-дозвуковой профиль ( rруп аа А ) ;  б
околозвуковой профиль ( группа Б ) :  в-теоретичеСКИХ И ЭКСПериментаЛЬ- сверхзвуковой п рофиль ( группа В ) 

· ных исследований ,  приведены в 
атласе профилей (см .  р аботу [4] ) . 

Профили сопловых решеток  разделены н а  три группы :  А ,  Б и 
В (рис .  4 .20 ) . Решетки Г1РУ•ПП А и Б являются сужа ющимися,  а 
решетки группы В - сужающе-р асш иряющим ися . Профили  
группы А предназ.начаются для  сопловых реше гак с дозву:ковой 
скоростью на  выходе (М1 = 0,4 -:-0,9 ) . Пр и  околозвуковых скоро
стях (0 ,9 < М 1  < 1 ,2 )  применяются решетки группы Б .  В этих ре
шетках сверхзвуковая скорость достигается в результате р а сши
рения газа  в косом срезе ( отношение давлений !'\•1 <2,5 ) .  Решет
ки группы В предн аз,начаются для больших сверхзвуковых 
скоростей (М1 >  1 ,2 ) . 

:т 



Решетки д.1 я  доз вуко в ы х  с к о р о стей ( гр уп ,п а А )  ю1 е ю т  п р о 
фил и с п л а в н о  :,1 е н я ющей с я  к р и ви з н о й сп ин ки и кор ытца , что 
оQ_е с п е ч и в а е т  д о r т ю о ч 1ю р а в н т .1 е р ное ,  без д иффуз о р н ых у ч а с т 
ков,  р ас п р едес1 е н и е  да i3.1ений  по профи.1ю  ( с м . ,  н а п р и м ер , р и с  
2 .  50, а0 = 60°-:-90" ) , п р и  котором п отер и в р еш етке м и н и м альны . 

В р ешетк а х г руппы Е ( i\1 1 < 1 ,2 )  оп и н к а в косо:-.r с р езе , где 
п ро и сходит  увел ич е н и е  скорости  п о т о к а до  с в ерхзвуковой , в ы 
п олняется пря м о.1 и не ii н J: i . Э т о  дел а ет с я  п о т о :-.1у ,  ч т о выгнутая  
спинка ( больш а я ,кр и в и з н а ) 'П риве.'I а б ы  к мес11ному повышению 

• 

5 

,, 
L,.xx·k 

'КВ 
}' �х 

... � � r---r 1 CJt).... 
б 

15 

70 

о O,lf 0, 6  0, 8  7, 0 1, 2  1, '1  1, 6 1,8 М1  
Рис. 4.2 1 .  Зависимость коэффициента по
терь  сопловой решетки от числа М на вы· 

ходе : 
А-доз ву ков а я реш етка (груnп а А ) ; Б-о колозву. 
ков а я реш етка ( груnпа Б ) ;  В-сверхзвуковая ре· 

ш етка ( гру пn а В )  

скорости у поверхности лопатки до значительной сверхзвуковой 
( м еС11Ное обтека н и е  ту.по го угла )  с посл едующи м торможением 
в скачке уплотн ен ия , соп р овождающимся потерей энерги и  ( вол-
новые потер и ) . . 

Сопловые реше11ки группы В и меют после м инималыного се
чения вогнутую спинку , о бр азующую р асш и р я ющийся канал .  

Сопловым решет•кам соответствуют потери ,  находящиеся на 
уровне м ин им альн ых, п р и  р а счетн ы х  значениях М1 (р ис . 4 .2 1 ) .  
Они в основном опр еделяются потер им и трения.  При отклонении 
от расчетного з н а чения М1,  в связи с верасчетным течением , поте
ри возрастают. П р и больших значениях М1 (отношение давле
ний 6• 1  больше расчетного 6р) расш111рение газа .происходит за 
пределами решетки . Оно сопровождается скачками уплотнени я ,  
повышающими  потер и  (с м .  ра боту [37]) . 

В случае, если зн а че н и я  М1 меньше ·р а с ч етн ого, то в суж а ю 
щейся решетке ( гр упп ы А и Б)  возр астает толщин а  погр а.нично
го слоя, вследствие чего увеличиваются :профильные и концевые 
потери .  Увеличени е п отер ь в р асширяющихся решетках при 
значениях М1 м е ньш е р ас ч еТ!ного ( отношение давлен и й 6•1 < 6р)  
объясняется в ос н ов.но :-.1 возра станием волновых потерь, вызы-
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ваемых скачкаi\! И уплотнения в •р асширя ющейся части канала 
( см .  р аботу [37]) . 

После выбора по величинам М 1 ,  ао и_ а 1 профиля сопловой 
решетки определяют относителыный шаг t = t/Ьл ( где Ьл - хо�да 
профиля )  и коэффициент потерь решетки. Для этого использу ют 
графические характеристики ·профи.1я , приведеиные в атJ1асе [4]. 

Существует оптимальная величина от.носительного шага  t ,  

t----1�=-1��--t-1,_.._-t--1 -0, 2 
�-���---1���-1� -�� 
��--�-�--�-�� -� 6 С п и нк а  

0,7  0, 8  0, 9  s 
l<орыт ц е  

Рис. 4.22. Распределение давления п о  реактивному про
филю при различных значениях  относительного ш ага ре

шетки 

при .которой потери в решетке миним альны .  Это вызвано тем,  
что с увеличением шага  уменьш ается поверх,ность трения и сни
жаются профи.i!ьные потери .  Но,  наряду с этим ,  увеличе·ние ша
га вследствие меньшего взаимного влияния соседних профш1ей 
приводит ·к п адению давления на  опинке и возрастанию давле
н ия на корытце (рис.  4.22) . При этом увеличиваются вторичные 
потери и создается возможность отрыва потока .  С увеличением 
ш ага ухудш аются отклоняющие свойства решеток. Для сопловых 
решеток t0pt = 0,7-;-0,9 .  

Предкамерным турбинам ЖР Д соответствуют малые отноше
ния давлений о 1 ( см .  р азд. 4 . 1 .2) , при которых М1 < 1 ,2 , поэтому 
в предкамерных тур бинах в качестве сопловых решеток l\югут 
применяться решетки групп А и Б .  3начения М1 > 1 ,2 соответст
вуют автономным тур бина•м ЖР Д с высокюi отношением давле
ний 6 1 ; поэтому для автономных турбин ll·югут быть использова
ны сопловые решетки группы В .  Однако в автономных тур бинах ,  
которые,  ка·к правило, выполня ются ;парциальными ( с  подводо111 
газа не по всей окружности- .колес а ) , широко пр именяют кониче-
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ские сопла ( р ис. 4 .23) . Как показали опыты ( см .  р аботу [ 1 39J) , 
к. п . д. турбины с коническими соплами  равен или нескол ько 
больше к. п. д. турбины с лопаточной сопловой решеткой .  

Отметим ,  что конические сопла просты в технологическом от 
ношении .  В коническом сопле поток достигает скорости звука 
в сечении диаметром  dmin· Дозвуковая часть сопла выполняется 

rz. .  
"ztf! 

Рис. 4.23. Отдельное коническое расширяющееся сопло 

с плавными обводами. Расширяющуюся часть сопла от сечения 
dmin до сечения 1'  -1'  целесообраз<но проектировать с углом :ко
нуоности, не превышающим 1 2 --;- 1 5°. В пределах косого среза 
коническая поверхность сопла обыч1но переходит в цилиндриче
ский участок. 

Наклон оси сопла выполняется таким,  чтобы с учетом откло
нения потока в косом срезе угол а 1  был .р авен 1 5--;- 20°. Опреде
ление раз,меров коничеокого сопла dm;n, d' и числа сопел Zc бу
дет рассмотрено далее 'В р азд. 4 .3 .3 .2 .  

4.3.2. ОБТЕКАН И Е  Р ЕШ ЕТОК ГАЗОМ 

4.3.2. 1 .  Обтекание и профилирование решеток при дозвуковых 
скоростях 

При изменении окорасти потока �на входе в решет·ку в обла
сти М w, < 0,3--;-0 ,4 характер потока в решетке не  меняется : 
р а спределение давлений и коэффициенты 'Потерь остаются неиз
менными .  Газ ведет себя в основном как 'несжимаемая  жид
кость .  

При числах N\ w, , превышающих 0 ,3--;- 0,4, проявляется сжи
м а емость газа - изменяется распределен-ие давлений (см . р ис .  
2 .49 ) и скоростей по профилю ,решетки, изменяются коэффици
енты потерь .  

При больших дозвуковых скоростях н а  входе в реш етку 
(Mw, = 0,7---;--0,9)  скорость, увеличиваясь на спинке лопатки,  l\1 0-
жет стать звуковой и сверхзвуковой.  Е сли н иже по потоку ско
р ость дозвуковая,  то .переход потока от сверхзвуковой скорости 
к дозвуковой происходит в 'скачке уплотнения и сопровождается 
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увеличением потерь  в решетке ( волновые .потери ) .  С�ерхзвуко
вые зоны и скачки уплоТiнения возникают и у выходнои кромки 
лопатки со стороны опинки.  Они связаны с увели чением с·корости 
потока у выходной кромки , вызванным :к·ривизной выходной час 
ти профиля . Уменьшение кривизны способствует уУJ:еньшению 
интенсивности скачков уплоТtнения .  Этому способствует та кже 
уменьшение толщины выходной кроУ!•ки .  

При  увеличении M w, о т  м алых дозвуковы� скоростей 
(M w,  < 0,3+0,4 ) до больших дозвуковых скоростен потери в 
дозвуковой реш етке сначала уменьш аются , а затем возрастают 
( см .  кривые А и Б н а  � :Уо  
рис .  4 .24 ) . П адение потерь 
с в я з а н о  с уменьшение;-.1 
толщины пограничного 20 
слоя с р остом .М,с" приво
дящим к уменьшению 
п рофильн ы х  и концевых 75 
потерь . 

Число М�, , при  кото-
10 ром в межлопаточном ка-

"" --
......... ........ 

- � .......... ,r/ 
7 [ 1 в � -�t / 

/ --
[f_L� нале достигается скорость 

звука ,  называется крити- 5 
ческим . Возрастание по- 0·6 0, 8 1. 0  

1 i 1 
1 

;о �....с:: 6.... 
........ 

."-.., 1 -а. 1 ! 
34::х;; �·-1 1 

fi'Б 2 . 
1 

1 _ _  l _ ___ ,� 
1. 2  

терь в решетке н ачинает
ся  после достижения кри 
тического зн ачения М�, 
и связано с волновыми 
потеря:wи  и отрывом по
тока,  вызываемым скач

Рис .  4.24. З а висимость коэффиuиента потерь 
в р абочей решетке от числ а  М.: 

ками уплотнения .  
Ра бочие решетки ,  

предназначенные для  до-

А -дозвуков а я  р ешетка ; Б -околозвукова н решет
ка : В -сверхзвуковая реш етка с су ..к� ю ще-расши
ряюшим и ся каналами.  спроектированн а я  по м ето 
ду пря мого скачк а ;  !-свер хзвуков а я р е ш етка с 
каналом постоянного сеч ени я, спроектиров ан на я  
п о  м етоду прямого скач к а ;  2-сверхзвуков а я  ре
шетка , спроектиров а н на я  по методу ступенч а того 

торможени я 

звуковых скоростей потока,  как и дозвуковые сопловые решетки 
(см . разд . 4 .3 . 1 . 5 ) , выполняют с 'Плавно меняющейся кривизной 
спинки и корытца, со скруглен,ной входной кромкой.  Чем больше 
р адиус скругления,  тем менее чувствительна решетка к измене
нию режима  работы (угла атаки ) . 

Дозвуковые скорости •н а  входе в ра бочую решетку соответ 
ствуют пр едкамерным тур бинам ЖР Д, выпол.няемьвr реактив
ными (с  малой степенью реактив:ности ) или а.ктивными .  Дозву
ковым обычно являет·ся также поток на  входе во вторую ступень 
автоном ной двухступенчатой турбины со ступенями скорости . 

В качестве ·рабочей решетки .реактивной предка мерной тур 
бины используют решетки группы А (см . рис .  4 .20, а) , которые 
пр именяются в качестве сопловых ( см . разд .  4 .3. 1 .5 ) . Дозвуко 
вые а:ктивные решетки подбирают из решеток группы А ( сы .  да 
лее рис.  4 .27) , приведеиных в · атласе [4]. 



Решетки группы А имеют плавно сужающийся ка!Нал .  Про
филь этих решеток спроектирован так, чтобы рабочие значения * 
Mw, были меньше к;ритического числа Mw, · 

В качестве активных решеток и р ешеток с малой реактив
ностью, имеющих малую высоту (hл/Ьл < 1 ,5-;- 1 ,7) , 1при  которой 
велики потери на парный вихрь, рекомендуется использовать 
решетки группы А"  ( рис 4 .  25 ) . Решетки этой группы имеют 
входной р асширяющийсfi уча сток (am> a1 ) и выходной - сужа
ющийся (am> a2) . Весь межлопаточный канал  приобретает р ас
ширяюще-сужающуюся форму. Н а  начальном участке такого ка -

Рис. 4.25. Рабочая ак· 
тинная решетка с рас

ширяюще-сужаю-
щимися каналами 

(груnпа  А " )  

� %  
15  ........ 

....... ",д 
1"-... 

10 
-r-- -r----.. .... 

д - --
/( 

0, 6  0. 7  0. 8  0, 9  [\ 111 , 

Рис. 4.26. Зависимость коэффициента 
потерь от числа М для решетки груп
пы А и решетки группы А к при 

h:r./b;r = 0,9 

нала IПОворот потока происходит при сниженной скорости и, сле
довательно, уменьшается поперечный Г!радиент давления .  Это 
приводит к уменьшению вторичных .потерь (потери на парный 
вихрь) . Конфузор.ный выходной участок канала о беспечивает 
конфузорное течение  на спинке в ·косом ·ср езе,  что предотвраща
ет отрыв потока .  Поэтому решетки Ан позволяют увеличить угол 
поворота потока (уменьшить углы � ! л и �2л ) ,  не опа,саясь отры
ва  потока и увеличения 1потерь .  При малой высоте лопатки ре
ш етки группы Ан имеют меньшие в 1 ,3-;-- 1 ,5 раза потери,  чем 
решетки группы А в широком диаiПазоне дозвуковых скоростей 
( рис .  4 .26) . 

Шаг р абочей решетки и потери определяются аналогично оп
ределению соответствующих величин для сопловых реш еток ( см .  
разд. 4 . 3 . 1 .  5 ) - п о  характеристикам решеток, приведеиным в 
атласе [4]. 

Угол .'lопатки на входе � 1 л  определяется углом потока и уг-
лом атаки : 

�� .. = �t + i. 
Из треуготтика скоростей (см .  рис. 2 .22 )  имеем 
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Угол атаки выбирается в зависимости от профиля лопатки . 
Для дозвуковых скоростей небольшие отрицатель,ные углы атаки 
i = -2°7-6° соответствуют миним альным профильным потерям .  
Чем больше положительный угол ата'ки, т ем  значительнее пада
ет давление на  спюi<ке лопатки и сумм арная величина окруж но
го усилия увеличивается (см . . рис. 2 .49) . О бтека,ние при боль
ших положительных уг.тшх атаки при дозвуковых скоростях 
приводит к большим потерям ,  так как увеличиваются области 
диффузорнаго течения ( см .  точки 1-6 для fl 1  = 1 8° на  рис .  2 .49 ) . 

Таким образом,  потери при  обтекании профилей сильно за 
висят от  угла атаки.  Профили с тупыми ок;руглыми входными 
кромками и густые р ешетки менее чувствительны к изменению 
угла атаки .  Учет влинния угла ата,ки на  потери в решетке мож
но  'Произвести по приближенным эмпирическим зависимостя м .  
Подобные зависимости приводятся в атласе профилей [4]. 

Для ориентировочных расчетов �при  наличии активного про
филя может быть применена ·следующая формула  для опреде
ления уменьшения .к .  п .  д. решетки (ом. работу [ 1 36]) : 

�=( �1Р - �1 )2 при i > O; 
Т]р �1р 

АТJ =0, 15 ( �1Р - �1 )2 при i < О, 
Т]р �1 р 

где � 1  и � � Р - соответственно текущий и :расчетный углы пото
ка ; 'l')р-расче11ный к .  п. д. решет:ки.  

Выход:ной угол �2л выбирается в зависимости от степени ре
активности решетки. В профилях реа,ктивных решеток он всегда 
меньше, чем � 1 л , и определяется требующим иен величинами �2 · В 
активных решетках та1кже целесообр азно выходной угол делать 
несколЬIКО меньше входного ;  это обеспечит :небольшую .конфу
зорность межлопаточного ·канала и благоприятно отр азится на 
снижении в еличины потерь :  

�2л= �!л - (2о -+- 4 о ). 

4. 3. 2. 2. Обтекание и профилирование решеток 
при сверхзвуковых скоростях 

Хар актер потока в решетке изменяется при достижении по
токо:vi перед решеткой сверхзвуковой скорости . На  рис .  4 .27 (см.  
р а боту [ 1 1 8]) показан спектр обтекания сверхзвуковым потоком 
решетки профилей, приспособленной для работы при  дозвуко
вых скоростях ( группа А ) . Профиль и меет округленную входную 
кромку, опинка на входном учас11ке и в косом срезе криволи
нейна .  

Перед входной кромкой во::�никает головной окачок ушю11не
ния 1 ,  по интенсивности. близкий к прямому. После скачка по-
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ток остается сверхзвуковым.  Обтекая выпуклый входной участок 
сп инки, поток ускоряется в пучке хара ктеристик ( пунктир ) , как  
при  обтека•нии  тупого угла . При взаимодействии сверхзвуковото 
потока с потоком меньшей скорости, прошедшим через головной 
скачок соседней лопат.ки,  сверхз.ву.ковой поток тормозится . Воз
никает скачок уплотнения 2, за  которым наблюдается отрыв по
граничного слоя .  С качки уплотнения 1 и 2 образуют Л-образный 

8 
Рис. 4.27. Спектр течения в 
дшвуковой р абочей р ешетке (группа А )  при сверхзвуко
вой скорости потока на 

входе :  
! ,  2 ,  3 ,  4 ,  5-скачкк уплотнения 

головной скачок, после .которого 
скорость падает до дозвуковой . 

Если давление достаточiНо вели
ко, то  в косом срезе решетки про
изойдет ускорение потока .  Вследст
вие большой ·Кривизны выходной ча 
сти спинки поток на  спинке будет 
ускqряться в пучке характеристик 
(обтекание тупого угла ) .  

Обтекая выходную кром:ку боль
шой кривизны ( то.т�стая кромка ) 
сверхзву.ковой поток отрывается и 
тормозится .  Возникает .кромочный 
скачок 3. Возмущение от этого скач
ка приводит к появлению скачка 4 
на  кромке с во'Гнутой стороны. В ме
сте падения этого скачка на  сосед
нюю лоrпатку обр азуется с.качо.к 5. 
После скачка 5 из-за большой кри
визны опинки :поток будет ускорять
ся, тормозясь затем в скачке 3. 

Та.ким образом,  в решет.ке, предназначенной для дозвуковых 
скоростей , при  сверхзвуковых скоростях возникают дополнитель
ные потер и в скачках уплотнения (волновые потери )  и потери 
в связи с отрывом пограничного слоя.  С увеличением скорости 
н а бегающего потока эти потери быстро возрастают. Отсюда сле
дует необходимость специального профилирования лопаток для 
сверхзвуковых скоростей потока . 

Рассмотренная ка ртин а течения ( см .  рис . 4 .27)  поз�оляет за 
ключить, ЧТО В Х ОДН О Й И В Ы ХОДН ОЙ уча СТ.КИ СПИНКИ ДОЛ Ж Н Ы  В Ы
П ОЛ Н ЯТ ЬС Я  прямолинейными для иоключения разгона потока с 
последующим его торможением в скачках.  Входную и выходную 
кромки делают острым и.  

В атласе [4] для околозвуковых ·скоростей рекомендуются ре
ш етки группы Б (0 ,9 <Mw , < 1 ,2 ) ' ( рис .  4. 28) , а для сверхзвуко
вых скоростей (Mw, = 1 ,2 -т-- 1 ,8 )  - решет.ки группы В (см .  далее 
рис .  4 . 30, а ) .  Сверхзвуковые скорости обтекания рабочей решет
ки соответствуют а вт ономным тур бинам  ЖР Д. Эти тур бины вы
полняют активными .  

Решетки группы Б ( см .  ри с .  4 .28)  характеризуются входными 
и выходными кромка ми с малыми радиусами скругления и плав-
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но сужающимся межлопаточным каналом . Решетки группы Б 
спроектированы по методу прямого скачка .  При Mw, > 1 перед 
решеткой пото'к тор мозится в прямом скачке ('р ис. 4 .29) , затем 
ускоряется до зву,ковой скорости в торле и до сверхзвуковой 
скорости - в косом ·срезе. В районе выход1ной кроМ'ки возник а 
ют  скачки ( аналогично профилю группы А ,  см .  ри с .  4 .27) . Од�на 
ко  интенсивность с,качков здесь меньше, так как кривизна спин
ки в косом срезе меньше, чем в реше�ке группы А .  Потери в 
реш етках группы Б невелики.  При Mw, > 1 потери в решетке 
гр)'lппы Б значительно меньше, чем в решетке группы А, при до
звуковых скоростях - наоборот ( см .  рис. 4.24 ) . 

Рис. 4.28. Р абочая активная 
решетка, пр едназначенная для 
околозвуковых и небольтих 
свер хзвуковых скоростей пото· 

ка (группа Б)  

Рис .  4 .29. Спектр течения в 
решетке группы Б при  сверх
звуковой с кор ости на входе 

Для больш их сверхзвуковых скоростей (Mw , = 1 ,2-7- 1 ,8 ) в 
атласе {4] р екомендуются решетки группы В,  спроектированные,  
как и р ешетки гру:ппы Б,  по методу прямого скачка .  

Сверхзвуковой поток (рис .  4 .  30, а )  торм озится в косом скачке 
1. а затем в прямом скачке 2. Межлопаточный канал-сужающе
расширяющийся . В начальной,  сужающейся ,  части I'Iроисходит 
поворот потока при м алых дозвуковых скоростях . В миним аль
ном сечении достигается скорость звука . З атем поток ускоряется 
до сверхзвуковой скорости в расширяющейся части канала 
и в косом срезе. Входную и выходную части спинки профиля 
выполняют прям олинейными .  Степень сужения канала и сте
пень р а сш ирения канала выбир аются при Mw, = 1 , 5-7- 1 ,8 в 
следующих пределах :  а 1 /ат =  1 , 1 --;- 1 ,2 ;  а2/ат = 1 , 1 5--:- 1 ,25 . 

В ранних конструкциях сверхзвуковых турбин применялись 
решетки с канал ами  постоянного сечения .  В этом случае после 
прямого скачка до начала косого среза дозвуковой поток тор мо
зится за  счет трения , и TOJl ЬKO в косом срезе по ток ускоряется 
до сверхзвуковой скороrt:ти .  Однако опыт показывает ,  что такая 
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ор ганизация течения сопровождается большими потерями ,  чем 
в сужающе-расширяющихся решетках ( см . рис .  4. 24 ) . Примене
ние сужающе-расширяющихся решеток группы В в турбинах 
ЖР Д предпочтительнее .  

Помимо метода прямого скачка ,  на  основе которого спроек
тированы решетки групп Б и В, включенные в атлас  профилей 
[4], для расчета сверхзвуковых решеток (Mw, > 1 ,2 ) существуют 
метод ступенчатого торможения в системе скачков ('см .  рис .  
4 . 30 , 6 )  и метод плавного торможения вдоль вогнутого началь
ного участr<а спинки (см . рис .  4 . 30, в ) ( см . работы [4 ,  1 1 8]) . При 

а) б)  8) 
Рис. 4.30. Р абочие активные решетки, преДназначенные для бо,lьших сверхзвуковых скоростей nотока : 
а-решетка , спроектированная по методу прямого скачка ( груп· 
па В ) ;  б-решетка, спроектированная по методу ступенчатого 
торможения ;  в-решетка . спроектированная по методу плавного 

торможения вдоль вогнутого начального участка спинки 

р асчете по этим метода м тор·можение потока организуется в сис
теме скачков, состоящей из нескольких косых скачков, замыка 
емых прямым скачком .  После •прямого скачка ,  как и в случае 
реш еток группы В, дозвуковой поток у_скоря2тся в сужающе
расширяющемся канале до сверхзвуковой скорости . Таким об
р азом, в •канале и меет место смеш анное течение :  сначала дозву
ковое, а затем сверхзвуковое.  

Решетку можно спроектировать таким образом, чтобы тече
ние по всей длине межлопаточного канала было сверхзвзуковым 
(см .  р аботы [4 , 37]) . На рис .  4 .  3 1 (см . работу [ 1 46] ) представ
лен спектр течения в такой решетке .  Н а  входе в решетку орга 
низован 'Косой скачок у;плотнения,  после которого сверхзву;ковой 
поток поворачивается межлопаточным ка,налом на заданный 
угол . В канале сверхзву;ковое течение ·сопровождается волнами  
сжатия и р азрежения,  которые видны на рис .  4 .3 1 .  

Методы ступенчатого торможения, плавного торможения и 
метод сверхзвукового течения в ·канале позволяют спроектиро
вать решетки, имеющие меньшие потери  при Mw, > 1 ,4-7- 1 ,5 ,  чем 
решетки, рассчитанные по методу 1прямого скачка (см.  рис .  4.24) . 
Однако такие решетки более чувствительны к изменению р ежи-
380 



Рис .  4 .3 1 .  Спект р сверхиуко воrо течения в канале 
активной р а ijочей ре!I !еткн :  

/-ра спо.южен и е  кром к и  но жа тен евого прибора 

Рнс. 4.32. К определению угла выхода 
потока .из активной решетки 
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ма  ра боты. С изменением Mw, и угл а атаки нарушается рас
четная система скачков и потери резко возра·стают. 

4.3.2.3. Определение угл а выхода из решетки при обтекании 
ее газом со сверхзвуковыми скоростями 

При обтекании р ешетки активных профилей сверхзвуковым 
потоком угол н а  выходе из решетки ( р ис .  4 .32)  может быть точ
но определен экспериментальным путем (см . работу [4] ) . Для 
приближенных расчетов его можно найти из ура внения нераз
р ывности , записанного для осредненных параметров .  

Для сечения 1-1 ( см .  рис .  4 .32)  и сечения 2-2 за  решеткой 
(теоретически в бесконечности)  можно записать (при  постоян 
н.ой высоте р ешетки) : 

q ().w. )  t s iп  �1 = <J2q ( l.w, ) t s iп  �2 • ( 4 . 57) 
Из выражения ( 4 .57)  получим 

(4. 58 )  

4.3.2.4. Режимы «запирания » рабочей решетки 

Ка,к отмечалось в разд. 4 .3 . 1 .2 ,  в ·МИiнимальном сечении соп
ловой решетки при ,критичеоком отношении давлений ( б 1  = бнр) 
устанавливается скорость звука ;  при этом расход достигает мак
симального зн ачения при зада1нных параметрах  на  входе р0* и 
Т0* . Увеличение отношения давления ( б J > бнр) приводит к рас
ш ирению газа в косом срезе без изменения ра схода через ре
шетку, т. е .  решет.ка «запирается» ,  не пропуская р асход большЕ' 
максимального. Режим «запирания»  может иметь место и в ра 
бочей решетке. 

Найдем условие,  определяющее ·режимы «запирания» при  
постоя lнных начальных давлении р� ,  и температуре Т� ,  , счи
тая сечен и е  ат-ат (см. рис. 4 .32)  минимальным сечением меж
лопаточного кан ала .  Из у·р авнения нер азр ывности определим за
висимость плотности тока в сечении а т - а т  от нач альных пара 
метров : 

( 4. 59) 

где а4 - коэффициент полного да вления для течения от входа т 

З82 

до сечения am - а т .  
Соотношение q (Лw ) <:;;: 1 ( 4. 60) 
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соответствует воз.l'vюж.ным ( в  том ч и сле ,  и звуковым) течениям IJ 
миним альном сечении решетки, т .  е .  при выдерживании этого 
соотношения решетка обтекается без «запир а ния» . 

Соотношение q (Лw _ ) >  1 (4. 6 1 )  
• r.z  

опр еделяет режимы,  которые не  могут быть осуществлены, т .  е .  
является условием «запир а.ния» р а бочей решетки. Заданный рас ·  
ход не может быть при этом пропущен через решетку . При « за 
пирании» в случае  сверхзвукового потока нарушается исход!на я  
система скачков и ,  к ак  .пр авило, перед решеткой возникает пря ·  
мой  скачок.  

Режим «запирания» [q ( l'w ) > I]  нежелателен ,  так как приво·  
а т 

дит к дополните.1ьным rпотернм.  При  проектировании ступени 
его можно избежать,  выбирая угол � 1 ,  площадь миним ального 
сечения и шаг  р ешет,ки та,кими , чтобы о беспечить сооТ'ношение 
(4 .60 ) . 

Отметим ,  что режимы «запирания» i\!огут возникать и на  не· 
расчетных режимах р аботы. 

4. 3. 3. ВЫСОТА И Ш И Р И Н А Р Е Ш ЕТ К И. О С Е ВО Я ЗАЗО Р  

4.3.3. 1 .  Высота и ширина сопловой решетки. 
Степень парu иальности 

В ысота сопловых лопаток определяется р асходом газа , ·КО ·  
торый .необходимо пропустить через решетку. 

З апишем уравнение (4 .37)  для .пар а метров в сечении за ре
шеткой , тде поток выровнялся : 

* 
Poa lm G = nDephc � q ( Лс, ) s in а1 • 

RT� 

Из формулы  (4 .62)  опр еделится hc : 

(4. 62) 
·' 

o VRт� 
hc = * , (4. 63) 

'ЛDcpPoa l q  (Лс , )  т s in  а 1  

где а1 - коэффициент полного давления от входа до р асчетного 
сечения.  

Коэффициент полного давления определяется п о  данным про·  
дувок непосредственно или через скорос11ной коэффициент ер .  Ко
эффициент ер определяется по коэффициенту потерь �. значение 
котор ого находится по х а р а ктеристикам выбр анной сопловой ре ·  
шетки ( см . •р аботу [4] ) . 

Желатель•но иметь большую высоту сопл а,  так ·как вторич
ные потери будут м еньше при  большей высоте сопла .  

З ависимость скоростного коэффициента решетки ( с  учета� 
вторичных потерь )  от относительной высоты сопла представJiена 
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графиком, :приведе.нным rна  рис .  4 .33 .  Если высота сопел будет 
меньше 8-;--- 1 2  .. юи , то обычно следует переходить к подводу газа 
не по в-сей окружности , а по части ее (парциальный подвод) ; 
при этом ступень должна выполняться активной.  Тур бинами  с парциальным подводо:>I обычно являются автоном ные турбины 
ЖРД. 

Ч' 
0, 97 
0,95 
0,95 
0, 9'1-
0, 53 

� · 

"'/ 

o, z 

k11 мт rrn 
п 1 1 1 '  ит ТD�"' rтu 

1, 0 

Тll 1 1  1 1  1 1  1 1 1 1  1 1 1  1 1  1 1 1 1 1  l l i l  1 1 1 1  1 1 1 1  1 1 1  i l i  1 1  

2,(1 3, 0 �о  hc/b 
Рис. 4.33 . Приближенная зависимость скоростного 
коэффициента сужающейся решетки от относитель

ной высоты сопла 

Введем понятие о степени па-рциальности в для сопловой ре 
шетки. Степень пар циальности определи м  ка.к отношение дуги, 
занятой сопловой решеткой, к длине окружности по среднему 
диа метру:  

tczc Е=-- .  
лDср 

Для в< 1 формула  ( 4 .63)  при мет следующий вид: 

О Vr RT� 

отсюда 

hcЛDcpP�a 1q U'c)  т s in al 

(4. 64) 

(4. 65) 

(4. 66 ) 

Следует иметь в виду , что при  заданном расходе через тур 
бину существует оптимальная по к. п. д. степень па·рциалЬiности 
( высота сопловых лопаток)  ( см .  далее разд . 4 .5.4 . 2 ) . 

Для сужающихся сопловых решеток м алой высоты целесооб
разно специ а льн о  профил ировать меридиональное сечение (рис .  
4 .34) . В решетках с поджатнем выходного сечения в меридио 
нальной плоскости обеспечивается конфузорное течение на 
спинке в косом срезе и точка минимума давления смещается к 
выходной :кромке. Разность давлений между корытцем и ·сп ин-
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кой в области максимальной кривизны уменьш ается и интенсив
ность вторичных течений снижается . К . п .  д. тур бины обычно по
вышается при этом  на  1 ---;--- 1 , 5 % ( см .  ра боту [3] ) . ho - h c  Оптим альная величина поджатия = 0,3 -7-0,6 при 

hc 
hc/bc = 0,2---;--0 ,5 ( где Ьс - хорда про
филя ) . 

При  м а.'Iой высоте сопловой ре
шетки для уменьшения потерь на пар 
вый вихрь следует уменьшать хорду 
лоп атки (см .  р аботу [ 1 7] ) , стремясь 
обеспечить hc/b c > l ( см .  рис .  4. 33 ) . 
При ·этом хорда лоп атки выбир ается 
миним альной из технологических сооб
р ажений (b c � S-7- 1 5  мм ) .  

Сопловые лоп атки предкамерных 
тур бин имеют достаточно большую 
высоту, поэтому их хорда приним ается 
обычно большей, чем у автоном ных 
турбин ( Ь с � 1 5-7- 30 мм ) . 

Рнс. 4. 34. Профилирова 
н н е  меридионального се
'Iения сопловой решетки 

малой высоты 

4.3.3.2.  Высота конических сопел . Количество сопел 

В автономных парциальных тур бинах ЖР Д, как правило,  
пр именяют сопловые аппараты, состоящие из отдельных кониче
ских сопел (см. рис .  4 .23 ) . Начать ·р а счет таких сопловых аппа 
р атов целесообразно с определения общей площади минималь
ного (критического) сечения Fmln = Zcfmln [см .  формулу (4 .40) ] .  

После определения Fmin определяют степень  уширения сопла 
f1 ' по фор муле ( 4.53} . Для расчетного режима  о бычно полага ют 
б { = б 1 , т . е. при  расчетном режиме не предусм атривается р а с
ширение в косом срезе ввиду небольшой расширительной 
способности срез а .  

Для  многорежимных тур бин ЖР Д ,  р а ботающих на  верасчет
н ых режим ах, при степенях п адения давления,  превышающих 
расчетную, целесообр азно выбир ать степень уширения сопел на  
1 5---;---20 % меньше, чем та .  которая получа ется в результате рас
чета .по фор муле ( 4 .53) . 

Площадь сечений сопел 1 '-1' ( см .  рис .  4 .  23 ) определяют по 
найденной степени уш ирения : 

F� =J�Fm in ·  (4 . 67) 
Площадь выхода из сопел Pc =F� fs in а1 г (где а1 г - угол на

клона оси сопла ) .  
Высота соплового аппарата hc является р азмером радиаль

ной оси эллипса в выходном сечении сопла (рис .  4 .35) . Боль
шая ось эллипса связана с hc соо11Ношением 

ac =hcfs iп аlп  
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а площадь выхода из сопла определя ют 'ПО фор муле 

f с =  _::_ hcac = � _!:l__ . 4 4 s i n  а 1 г 
( 4. 68) 

Оптимальную высоту сопла (hc ) opt,  при которой степень п арци
альности оптимальна и к .  п .  д. тур бины достигает максимума , определяют no формуле (4 . 1 32 ) , приним а я  hc = h 1 л  ( см .  далее 

Рис. 4 .35. Сегмент конических сопел с перекрытнем выходных сечений 

разд. 4 .5 .4 .2 ) . Тогда оптимальное количество сопел определится 
выр ажением 

( Zc )opt = F cf(fc )opt ; 
или, подставив в ыр ажения (4 .67) и (4 .68) , получи :.\1 

4F� (4. 69 )  
n (hc)�pt 

Округляя число сопел до меньшего целого числа , уточним высо
ту сопел h c . 

Для' сопловых аппаратов, составленных из конических сопел, 
степень парциальности представляет ·собой оrношение суммар 
ной  площади выхода пз сопел к площади ·кольца с ширшной hc : 
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Е =  Zc /c - Ре (4 . 10 ) 
nDcphc nDcphc 

Диаметр конуса в сечении 1 '-1' (см .  рис .  4. 23) равен hc. Ди-



аметр миним ального сечения найдем ·по величине Fm1n и числу 
сопел : 

d = ·V4Fmin 
ш ln • 

ЛZс 

Иногда,  в целях уменьшения площади между соплами ,  не за 
нятой потоком , и уменьшения таким путем потерь (см . разд.  
4. 5 .  2 .  2 ) , сопла располагают так, чтобы их выходные се
чения частично перекрывались (см . рис. 4 .  35) . При значи
тельном перекрытии потери возрастут в связи с пересече
нием струй , вытекающих из соседних сопел.  П оэтому относи· 
тельное перекрытие 

не  должно превышать 0,02 ( см .  ра боту [ 1 45]) . 

4.3.3.3. Высота и ширина рабочей решетки 

В ысоту рабочей лопатки на входе определя ют по величине 
высоты сопловой решетки ('конического сопла ) , увеличенной на 
размер перекрыш (рис .  4 .  36) : 

(4. 7 1 ) 

где дhп и дhвт - перекрыши р абочей лопатки, по  -сравнению с 
сопловой, н а  перифер ии и у втулки соответственно. 

Перекрыши дllп и дhвт вводятся для того, чтобы при техноло
гических погрешностях во взаим1ном расположении  соплового 
аппар ата и колеса и при прогибах вала обеспечить беспрепят 
ственное течение газа из соплового аппарата в колесо . 

Опыт показывает ( см .  р аботу [2]) , что для уменьшения  по
терь в активных дозвуковых и сверхзвуковых ступенях пере
крыши должны быть минимальными .  Можно прИ!нять перекры
шу на перифер и и  1--:-2 мм, а у втулки - 0...;- 1 мм. 

В реактивных тур бинах также целесообразно вводить пере
крыши ( см .  р а боту [ 1 20]) . Н а периферии перекрышу следует де
лать  тем больше, чем больше степень р еактивности и .  осевой за 
зор : о бычно дhп = 2-:-4 .мм ; дhвт = 1 ...;- 2 мм. 

Высоту н а  выходе из рабочей решетки рассчитывают исходя 
из у,р авнения неразрывности : 

G '  V RT:., 
h2л = * ' . ' mrmDcpP w, a2q <J .• ) S IП �2 

где G' - расход с у�том утечек и л и  подсоса .  

1 3* 

(4. 72) 
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Из уравнения неразрывности, зап исанного для сечений на  
входе в лопатки и на выходе из  1них, имеем о1ношен ие 

� =.J2_ �  
h, ., Q2 C 2z 

Следовательно, ll2л будет тем больше h1 л ,  чем Q 1 будет больше 
Q2 и чем C2z меньше c , z . Для .реактивных лопаток, вслед
ствие расширения газа ,  всегда Q 1 > Q2 •  Для активных лопаток,  
вследствие подогрева за  счет тепла тре:ния , также имеем Q 1 > g2 •  
Осевая скорость на  выходе для активных турбин меньше, чем на 

входе, вследствие уменьшения скоро 
сти  W (w2 < w ,  и C2z < c ,z) '. 

Для реактивных лоп аток уменьше
ние угл а Р2л приводит к снижению C2z, 
а возр астание скорости w2 увеличи
в ает величину с2z · 

При h2л > h 1 л ( что особенно хар ак
терно для активных лопаток) мери
диональное сечение выполняют p ac-

hz11 ширяющимся.  Угол р асширения целе
сообр азно огр аничив ать, как это было 
показано в разд. 2 .  1 3 . 2. 1 (1..< 1 5°-7- 20°, 
см .  рис .  2. 86) . Иногда , с учетом пере
крыш,  высота лоп атки на входе полу
чается равной ее высоте н а  выходе : 
h 1 л = h2.тr · Если взята сишком большая 
перекрыша , то по р асчету может полу-

Рис. 4.36. Меридиональ
ное сечение рабочего ко

леса 

читься hzл <h l л ·  П р актически в этом 
случае уменьш ают перекрышу и при
ним ают h2л = h 1 л -

При коротких и широких лоп атках 
профилиров ание их  меридион ального 

сечения следует выполнять с з ауженным средним участком 
(рис.  4 . 37) . Введенная конфузарность н а н ач альном участке 
может снизить вторичные потери в результате утонения погр а
ничного слоя н а  огр аничив ающих поверхностях. 

При коротких лопатках вторичные потери будут больше.  Око
ростной коэффициент, учитывающий профильвые потери и вто
ричные потери ,  будет заметно снижаться с уменьшением высоты 
лопаток ( см . рис. 4 .  38, взятый из работы [ 1 7], где приведены 
данные по скорос11ным коэффициентам 'Ф) . 

Короткие рабочие лопатки, как и 'Сопловые, следует выпол
нять узкими,  обеспечивая  о-гношения h 1 л/Ьл >  1 . Ширину корот
ких лопаток следует выбирать минимальной из технологических 
соображений (8-т- 1 5  .мм) . 

Потери, связанные с конечrной длиной лоп атки, - главным 
образом потери на  парный вихрь-могут быть учтены уменьшени-
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ем к. п. д. р абочей решетки (0, 7 < Mw, < 1 ,5 ) 
[ 1 38] ) : 

где Ь - ширина лопатки. 

( см . р аботу 

(4. 72а) 

С увеличением числа M w, потери на  парвый вихрь уменьша
ются, так  как уменьшается толщИiна логра:ничного слоя н а  огра 
ничива ющих поверхностях и лоп атках.  

Рис. 4.37. Профилирова
ние меридионального се
чення рабочей решетки 

малой высоты 

Рис. 4.38. Приближенная зависимость 
скоростного коэффициента ф для актив
ных профилей от относительной высоты 

лопатки 

Для коротких лопаток целесообраз,но иметь закрытый ради
альный з азор ,  т .  е.  применять бандажи для п ерекрытия межло
паточного кан ала  н а  периферии (см.  1рис .  4 .3б) и предотвраще
ния перетекания газа  с корытца на сп инку.  К. п .  д. турбины от 
применения бандажа может повыситься на 5--;--10% (см .  работу 
[ 1 29] ) . Ограничением для применения лопаток с бандажом 
является то обстоятельство,  что бандаж увеличивает инер цион
ную массу и усилия от центробежных сил инерции резко возрас
тают. 

В турбинах ЖР Д, имеющих сраннительно короткие лопат:ки 
(что о бъясняется малым о бъемным ра·сходом газа ) , целесооб
р азно применять бандажи. Применевне ба:ндажей при  длинных 
лопатк'ах, а та кже при парциальном 'ПОдводе целесообразно 
для предотвращения колебаний лопаток, так как бандаж увели
чивает жесткость колеса .  

В р а бочих лопатках бандаж, конечно, не устраняет перетека 
ния через р адиальный зазор поверх б андажа в осевом направле
нии под действием р азности давлений на  входе в реш етку и на 

выходе из  нее. 
Если бандаж по условиям nрочности применить не удается ,  

то р адиальный зазор �ледует выполнять минимально допусти -
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мым . Обычно его выбир а ют таким ,  чтоб ы  в р азогретом состоя
нии был га•ра•нтирован зазор 0,4+0,6 мм. 

Выражение для коэффициента скорости  рабочих лопаток с 
бандажом при сверхзвуковых скоростях приближенно можно 
представить в виде ( сл1 . р а боту [ 1 35]) 

ф= [ 1 - 0, 23 ( 1 - �1 :  p2YJ [ 1 - 0 ,05 (Mw, - 1 )2] [ 1 - 0,06 :J . 

(4 . 73) 
П ервый член в формуле  (4 .73)  учитывает потери  на трение 

и вихреобразование при  о бтека;нии лопатки, второй член - вол
новые потери (пр и  M w, � 1  этот член следует принять равным 
единице) , третий член - концевые потер и  в решетке. Первые 
два члена в'Месте хар а•ктеризуют профилыные потери решетки 
при сверхзвуковом о·бтекании  лопаток р а бочего колеса . 

Н апомrним, что лопатки автономных тур бин ЖР Д являются 
от:носителыно короткими (Dcp/hл > 1 0 ) . Поэтому они выполняют
ся с постоянным профилем по высоте. Лоп атки предкамерных 
турбин при Dcp/hл < 5-7 8 следует профилировать по р адиусу ( см .  
разд.  2 . 1 1 .2 ) . 

4.3.3.4. Определение осевого зазора 

Увеличение  осевого зазора 11z ( см .  рис. 4 .36) м ежду сопло
вым аппаратом и рабочей .решет.кой приводит к выр авниванию 
скоростей !ПОТока :н а входе в колесо. Однако увеличение осево.го 
зазора увеличивает потери ,на  трение в зазоре, а та.кже подсос 
или утечку газа .  Последнее обстоятельство оказывается опре
деляющим для автономных тур бин ЖР Д, где уплотнение по осе
вому зазору отсутствует. При парци альном подводе газ через 
осевой з азор перетекает по дуге, не  занятой соплам и,  на  выход из 
турбины.  Это приводит к падению к. п. д. тур бины.  

На рис .  4 .39 приведена опытная зависимость к .  п .  д. для авто
IНомной турбины с парциаль:ным впуском от  осевого зазор а .  
Видно,  что с увеличением зазора к п . д .  ·п адает. Поэтому в пар 
циаль:ных тур бинах осевой зазор  дела ют м иним ально допусти
м ым для о беопече:ния надежrной р аботы в горячем состоянии ,  
т. е .  в условиях, когда проявляются температурные дефор мации .  
В холодно'м состоянии этот зазор составляет 2+3 мм. 

Н а  рис. 4 .40 приведены р езультаты опытов, выявляющие вли
яние осевого зазора на  к. п .  д .  турбины с полным подводом 
( предкамерная турбина ) . Р асчетная  реактив:ность ту.р бины н а  
среднем диаметре составлял а 0,25 .  Р адиальный зазор между 
бандажом лопатки и .кор пусом ·со ставлял 2 м.ч .  Влияние осевого 
зазор а  .н а  к.  п .  д . тур бины существенное ; оптимальная величин а  
зазор а  выявляется четко . О бычно для предка м ерных тур бин осе
вой зазор выбир ают из конструктивных соображений в диап а 
зоне 4+6 мм. 
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Рис. 4.39. Зависимость к. п .  д. от осе
вого зазора для высокоперепаднон 
турбины с п арциальным впуском 

Рис.  4.40 . З а висимость 
к. п. д. от осевого зазора 
�ля низкоперепадной тур -

(в=О,З) 

6) 
Рис .  4.4 1 .  Р азличные виды 

круговых решеток: 
а-с профилем .чопаток, образа·  
ванным прямыми линиями и дУ· 
гами окружностей ;  б-<: профи· 
лем лопаток, выходная часть 
спинки которых очерчена лога · 
рифмическими кривыми : в
с профилем .чопаток, получеи· 
иым коиформным отображением 
профиля прямой решетки на 
кольцевую область ( профиль из 

представленных в р аботе [7] )  

бины 
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4.3.4. О СО Б Е Н Н ОСТ И Т Е Ч Е Н И Я  В Р Е Ш ЕТКАХ 
РАД ИАЛ Ь Н О-О С ЕВЫХ Ц Е НТРОСТ Р Е М И Т ЕЛ Ь Н ЫХ ТУР Б И Н  

И СПОСОБЫ И Х П РО ЕI(Т И РО ВА Н И Я 

4.3.4. 1 .  Неподвижные круговые решетки (сопловые ) 

В круговых турбинных решетках (рис. 4.41 ) линии тока перед решеткой 
и за  решеткой будут спиралями, поэтому выходную часть спинки лопатки очер
чивают по кривой. близкой к Jlогарифмической спирали (см. рис. 4.4 1 ,  б) . 
Применяют и более простые в технологическом отношении профили, образуе
мые с помощью трех прямых линий, соединенных дугами окружностей (см.  
рис .  4.4 1 ,  а) . Турбина с сопловыми аппаратами,  сос rавленными из таких про
филей, имеет достаточно высокий к. п .  д. при о rношеииях давлений 6 <2. 

В сопловых аппаратах радиальных турбин целесообразно применять про
фили, хорошо зарекомендовавшие себя в осевых турбинах, с перестроением 
их методом конформных отображений из прямой решетки в кольцевую . Пере
строение производят с помощью формул, приведеиных в работе [7] : 

;:-= 7g ; 'f = .х 1n Го ' 

г � у х 
где г = � ;  г0 =  � ;  у = Ь ; х = --;-; 

х, у - координаты исходного профиля ;  г0 - максимальный радиус круго
вой решетки;  r,1 - минимальный р адиус круговой решетки ; r - текущий ра
диус круговой решетки ;  Ь - ширина прямой решетки. 

Для примера на  рис.  4.4 1 , в изображена решетка , перестроенная из пря
мой решетки. Сведения ,  необходимые для построения таких профилей, и дан
ные по результатам их испытаний приведею�I в работе [7] .  В качестве исход
ного профиля применялея профиль для осевой турбины ТС-2А. Решетки с 
профилями такого типа хорошо работают на переменных режимах и позво
ляют без заметного изменения nеличин потерь переходить от дозвуковых к 
сверхзвуковым режимам.  Оптимальная величина относительного шага по на
ружному диаметру для таких профилей лежит в пределах 71 = 0,5+0,7. 

В связи с естественной конфузориостью при течении к меньшим радиусам 
угол выхода из сопел может быть большим. Вторичные потери при этом долж
иы быть меньше, чем у осевых турбин, так как поворот потока будет не таким 
крутым .  В еличина их будет меняться обратно пропорционально пар аметру 
hc/b. Как правило, в радиальных турбинах можно применять меньшие высоты 
(ширины) сопловых лопаток hc,  чем в осевых турбинах, не опасаясь очень 
больших потерь. 

При малых высотах сопловых лопаток (hcfb <'O.З) может оказаться целе
сообразным меридиональное профилирование лопаток, аналогичное меридио
нальному профилированию соnловых решеток осевых турбин (см.  рис .  4.34) . 

Соотношения, применяемые для определения угла выхода потока из пря
мой решетки, справедливы и для круговой решетки. 

4.3.4.2. Рабочие колеса радиально-осевых центростремительных 
турбин 

О б щ и е  с о о б р а ж е н и я  

Форма межлопаточных каналов рабочих колес зависит от соотношения 
диаметров входа и выхода и от направления лопаток на  входе и н а  выходе. 
Основное требование, которое необходимо выполнить для получения мини
м альных потерь при течении по межлопаточным каналам, - это отсутствие 
диффузорных течений. 

По сравнению с относительной скоростью в каналах колеса осевой тур
бины, относительная скорость в каналах колеса р адиально-осевой турбины, 
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пр и одинаковом отношении давлений для колес обеих турбин, будет меньше. 
Это объясняется тем, что только часть потенциальной энергии переходит в 
кинетическую, а остальная ее часть передается колесу при перемещении газа 
на меньшие радиусы в поле инерционных сил. Благодаря тому что п оверх
ность лопаток будет больше, перепад давлений, приходящийся на единицу 
длины лопаток, может быть не очень большим. Поэтuму уменьшаются вто 
р ичные потери, что п озволяет применять радиальные колеса с небольшой 
шириной меридионального сечения. Это обстоятельство важно для турбины 
ЖР Д, так как из газогенератора в турбину поступает газ с м алым объемным 
расходом и, как правило, расчетная ширина колеса на входе получается не
большой . 

Ч и с л о  л о п а т о к  и ш а г  л о п а т о к  

Радиально-осевые колеса имеют меньшее число лопаток, чем осевые, так 
как число лопаток определяется по величИне оптимального шага лопаток на 
выходе, т. е. там, где происходит поворот потока. В ыходные диаметры ради· 
ально-осевых колес небольшие, и даже при м алых числах лопаток обеспечи
вается большая густота решетки в области выхода из колеса, в зоне наибо
лее крутого поворота потока. На среднем диаметре выходного сечения отно
сительный шаг лопаток можно выбирать по наименьшей величине для осевых 
турбин : Т 0,45-+-0,65. 

П р о ф и л и р о в а н и е  м е р и д и о н а л ь н о г о  с е ч е н и я  

lllирина колеса на входе определяется величиной и углом наклона абсо
лютной скорости на выходе из сопел. При больших плотностях рабочего тела 
и умеренных расходах (малые значения п,т)  желательно увеличивать ширину 
колеса на входе. Этого можно достичь, уменьшив скорость c,1m,  выбирая мень
шие углы а1 (до 1 2°-+-1 5°) . Если ширина колеса при этом получается м еньше 
4-+-6 .м.м, то применяют парциальный подвод. lllирина соплового аппарата 
находится из уравнения расхода по формуле, аналогичной ф ормуле (4.65) : 

o VRт� hc = -------;-------. 

meлD1p� a 1q Р·с) s in a1 
(4. 74) 

lllирина колеса на наружном диаметре 

h1л  = hc + Ah , (4. 74а) 
где l!h - перекрыша, равная 0,5-+- 1 ,5 .м.м. 

Для плавного изменения меридионального сечения задаются соотношени-
ем меридиональных скоростей (см. работу [7] ) : 

С 2т - = 0 , 7 + 1 , 2. 
С 1т 

При заданной веJшчине c2m угол потока на выходе из колеса найдется из 
соотношения 

• С 2т S 1П �2 = - ,  
w2 

Высота выходных кромок находится по формуле, аналогичной форму
ле (4.72) : 

О' VRт* 
h2л 

= * w, (4. 75) 
meлD2cpPw, q P·w.> s in �2ср 

lllирина лопаток колеса на выходе Ь2л  (на диаметре D2c p ,  см .  рис. 4. 42) 
обычно выбирается в пределах (0, 1�0,2) D1 •  
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Очертания боковых поверхностей рабочего колеса выбираются произволь
но, но они должны обеспечить плавное изменение проходных сечений. Жела
тельно иметь в крайних точках А и А,1 и В и В1  (рис .  4.42) нулевую или ма

лую кривизну. 

Рис. 4.42. Меридиональ
ное сечение колеса р ади
альной центростреми-

тельной турбины 

П р о ф и л и р о в а н и е  л о п а т о к  

Оптимальный угол атаки для лопаток радиальных колес - отрицательный 
и составляет - 10°+-20° . 

Во вращающемся колесе поток испытывает воздействие кориолпсовых сил 
инерции, отклоняющих поток относительно колеса в сторону вращения (см . 
рис. 2. 58) . Поэтому на входе в колесо целесообразно иметь направление отно
сительной скорости, отличное от направления лопатки, т. е .  вектор относитель
ной скорости на входе w,1 должен быть смещен относите,1ьно лопаток в сто
рону, обратную вращению. 

Зная из входного треугольника скоростей направление потока в относи
тельном движении - угол потока �1, угол лопатки найдем из соотношения 

�lл = �1 - ( 10 °  + 20° ). (4. 76) 
Практически чаще всего применяют (в  основном, это диктуется сообра

жениями прочности) радиальные на входе лопатки (� 1л = 90°) . Радиальный 
вход (61 л = 90°) требует вполне определенного соотношения скоростей и1/С t  
с учетом угла атаки [см . формулу (4. 76) и рис. 2 .  24) ] :  

(4 . 76а) 
При заданной величине окружной скорости абсолютная скорость Ct ,  а со

ответственно, и отношение давлений, получают вполне определенное значение. 
При и.1 = 300 .м/сек и RT�= (3+5) . 1Q5 джjtсг величина {) должна быть равной 
1 , 1 5--i- 1 ,35. Такие величины отношения давлений {) характерны для турбины 
с подачей газа  в камеру сгорания.  Для турбин «открытой» схемы такие низ
кие отношения давлений невыгодны. Это является одной из причин, почему 
радиальные автономные турбины обычно не применяются в ЖРД. 

Выходная часть Jюп атки выполняется с углом отгиба в сторону, обратную 
вращению. Для получения чисто осевой скорости (без окружной составляю
щей ) угол отгиба на среднем диаметре находится из соотношения 
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Углы �2л на разных радиусах находятся из соотношения 

r tg �2л = Гер tg �2л . cp , (4. 77) 
что соответствует c2u =О и C2z = const. Опыт показывает, что можно с успе
хом применять радиально-осевые колеса, выполненные с постоянным углом 
отгиба лолаток (см. работу [7]) .  

Величина D2 c p  определяется по конструктивным соображениям ; часто в ы 
бирают D2c p = (0,3+0,6) DJ . 

где 

Относительная скорость на выходе w2 найдется из соотношения 

(w2 ) 2- w2 2 2 
о/ , 1 и1

- и2 La �2 = 2 + 2 (4. 78) 

L 2 = -k 
RT * [ 1 - (.EJ._)

k

-;

1

] ·  ал k - 1 w ,  Р! ' (4. 79) 

т�. определяется no формуле (4. 32). 

Из формулы (4.78) имеем 

W2 = о/ V 2Lад2 + w� - (и� - и� ) ;  

лw. =
-. /2 k

w2 

RT * v k + 1 w. 

(4. 80) 

(4. 8 1 ) 

Температура торможения в процессе течения по колесу уменьшается. Энер 
гия газа снижается на величину потенциальной энергии, соответствующей пере
ходу частиц газа на меньшие р адиусы в поле инерционных сил вращательного 
движения: 

* * k - 1 
Т =Т - --w, w, kR 

(4. 82) 

( см .  изображение процесса в радиальной турбине в i-s-диаграмме, показан 
ное на рис . 4. 1 4) . 

Для предварительных расчетов радиально-осевых турбин можно прини
ы ать 'Ф = 0,86+0,92. 

В ы б о р  з а з о р о в  

Выбор зазоров для радиально-осевых турбин основывается на опытных 
- данных. Опыты (см. работу [ 1 3 1 ] ) показали слабую зависимость эффек

т ивности турбины от величины осевого зазора.  Это является одним из преи
муществ радиальной турбины. З азор можно выбирать в пределах l!!z= 
= (0,05+0, 1 5) h.! л ,  но он всегда должен быть больше 0,5-+- 1 .«М. 

Слабое в.шяние осевого зазора на эффективность турбины можно объяс
нить тем, что в зазоре статическое давление газа больше, чем в колесе, так 
как в колесе при движении к центру статическое давление быстро. падает. Бла
годаря этому ограничиваются перетекание газа через верх лопатки и утечка 
газа вдоль радиальной части стенки корпуса. Утечка газа в этом случае будет 
определяться зазором на выходе из колеса.  

Опыты показывают, что радиальный зазор на выходе из колеса l!!r2 (см . 

рис. 4.42) оказывает более существенное влияние на эффективность турбины. 
Большое влияние l!!r2 на эффективность радиальных колес объясняется тем, 
что в области выхода возникают вторичные течения, связанные с радиаль
ным зазором, аналогичные течениям в осевых турбинах. Радиальный з азор 

395 



М2 можно выбирать в nределах М2= (0,0 15-+-О,ОЗ) hо (см .  рис. 4.42) , но не 
менее 0,5+ 1 мм. 

Влияние радиального зазора ,1.r1 (см.  рис. 4.42) аналогично влиянию осе
вого зазора в осевых турбинах ; в основном он выбирается из конструктив
ных соображений и должен быть не менее 0,5+ 1 мм. 

Исходя из установленного выше влияния зазоров может оказаться целе
сообразным закрывать лоnатки бандажом (закрытые колеса ,  см . далее 
рис. 4.52) . 

4. 4. О КРУЖ Н О И К. П. Д. И КОЭ Ф Ф И Ц И Е НТ РАБОТЫ 
СТУП Е Н И  ТУР Б И Н Ы 

4. 4. 1 .  В Ы ВОД ФО РМУЛ Ы  ДЛ Я О КРУЖ Н О ГО К. П. Д. 

В разд. 2. 1 5  было введено понятие об окружном к. п . д. тур
бины. 

Р абота :на окруж1ности колеса Lu меньше р асполагаемой * 
энергии L ад н а  величину потерь энергии в сопловом аппар а те 
L, [см . фор мулу (4 . 1 6 ) ], потерь в рабочей решетке Lq, [см . фор
мулу ( 4 .22) ] и потерь с выходной скоростью Lc = с�/2 : 

Lu = L=д - L<p - L.� - Lc .  (4 . 83) 
о�ружной 'К. п .  д .  ·сту.пени турбины определи м  так же,  как 

определяли ето в разд. 2. 1 5 . 1 ,  т. е. ,ка.к отношение ОК!руж.ной ра 
боты колеса 'К распола-гаемой адиа·батной ра боте : 

Lu L'P+ Lq, +Lc 
'I'Ju = -*- =  1 - --"-7---

L84 L:д 
(4 .  84) 

К. п. д. на окруж:ности .колеса оценивает степень иопользова 
н и я  р асполагаемой р а боты, преобразуемой в полезную работу 
колеса,  и учитывает потери с выходной скоростью и гидр,авличе
ские 'потери в проточной части, включая профиль:ные, вторичные 
и дополнительные.  Потери в проточной ч асти турбины оценива 
ются величинами L'P и L -1 . Гидравлическое совершенство проточ
ной части определяется гидравлическим к .  п . д· турбины ( см .  
разд. 2.  1 5. 1 ) ,  представляющим собой отношение полной окруж
ной работы к располагаемой адиабатной : 

L * 
и '�'� = - =  ' I Г L * 
ад 

с2 
2 L + u 

2 + Lc 'Y'u -*- .  L ад 
( 1 . 85) 

Величина окружного к. п .  д. 'l'] и  в значительной мере опреде
ляет эффективный к. п .  д. тур бины 'I'Jт, характеризующий совер
шенство турбины как приводного двигателя ('см . р а зд. 2. 1 5 .4 ) . 
Осо,бенно близок окружной ,к . п .  д. 'К эффективному для предка 
мерных турбин ЖР Д, которые, .как  правило, выполняются с пол 
ным подводом газа по окружности •колеса ( е =  1 )  и поэтому не 
имеют дополнительных дискОВЫх потерь, связа1нных с парциаль
ностью (см . далее разд. 4 .5 .2 :2 ) .  

396 



Выведем зависимость окружного к. п . д .  от параметров ре
жи м а  и от ко.нстру.ктивных параыетров для ступен и  турбины. 
Они ,  естественно, будут относиться и к одноступенчатой тур бине.  
Вывод проведем в общем виде,  чтобы поJ1учить зависи мость,  
спр аведливую и для р адиальной, и для осевой турбины с любой 
степенью реактивности .  

В соответствии с формулой (2 .28)  и треуго.'lышком скоростей, 
приведеин ым н а р ис .  4 . 1 3, м ожем записать :  

Lu = и1c1 cos а1 + и2r2 cos а2 ;  
и 1 с 1  cos а1 + и 2 с 2  cos а2 

rJu = 
L * ад 

П реобразуем форму.1у (4 .9 )  для Qт : 

отсюда 

,.. = Lад2 
O:: r L *  ад 

L:д 

L с2 
1 - � = 1 - --

1
- ·  L *  2 2 * ' ад 'f L ад 

2'j12 ( 1 - Q т) 

Подставив выражение ( 4 .89)  в ( 4 .87) , получим 

2'1'2 ( 1 - Qт} (U ] C J  COS а ! +  U 2C2 COS а2) 
Чи с2 1 

Из выход�ного треуголыника скоростей и меем 

r2 cos а2 "·-= 71112 cos �2 - и2 • 
Подставив выр ажение ( 4 .9 1 )  в ( 4 .90 ) , ПОJ'Iучим 

(4 . 86 )  

( 4 .  87) 

(4. 88) 

( 4. 89) 

(4 . 90) 

tlu = 2<р2 ( 1 - Q, ) [� COS а1 + u 2 w2 COS �2 - ( u2 ) 2 ] • ( 4. 92) ) C J C t  C J  \ C t 
Имея в виду фор мулу ( 4 .80) , получим при  использовании 

соотношения -и•у = ( у + uy - 2u1c1 cos а1 : 

U'2 = lj/ � 1 1 + !!т - 2 � COS а 1 + (.!!:J.. ) 2 ( UC J! )2 • ( 4. 93) CJ v '/12 ( 1 - Qт) с 1  U J  

Подставив выр ажение  ( 4 .93) в ( 4 .92 ) , получим окончатель
ное выражение для rJ и :  

Y! u  = 2о:р2 � ( 1 - Q , )  [cos а 1 + Ф .!!-.2 cos � 2  Х C J  U t  

Х 1 f 1 + Q, + ( u 2 )2 (�)2 - 2 � cos а1 - (!!..!. )? (.!!:2 )�] . v 'f2 ( J - Qт) U J  C t  C J  C t  U 1 ' 
(4. 94) 
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Это выр ажение для окружного к п .  д. я вл я ется универсаль
ным - оно спра ведливо дл я любого вида ступени тур бины и со
держит все пар аметры в безразмерном виде. В соответствии с 
формулой (4 .94 )  можно заключить, что окружной к. п .  д. зависит 
от коэффициентов потерь в проточ ной ча сти-<р и '\j),  от конструк
тивных параметр ов - углов а 1  и �2. отношения и2/и 1 ,  степени ре 
активности Qт и от пара метра режима u , /c 1 . 

Чем меньше выход:ные углы потока а 1 и �2, тем бол ьше 
к.  п .  д . ,  так  ·как  тем меньше будет величина выходной ско·рости 
и тем меньше потери с выходной ·окоростью. Практичес·КИ мини -

о 0,2 o, q.  0,6 0,8 1,0 1,2 u 1/c1 
-/ •  а) 

'tf u  
о, в 

0,6 

О,Ч 
0, 2 

'l u  
0,8 
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м альные величины углов огр аничиваются тем , что пр и  сильном 
снижении их значений возраста ют гидравлические потери .  Пр и 
м а.1ых углах а. 1 и �2 увеличиваются профильные, вторичные и 
кромочные потер и , так .как увеличиваются дл ина профиля, угол 
поворота и толщина выходных кромок в плоскости вращения . 

Н а рис .  4 .43 приведены графики изменения 11 и в зависимо
сти от u 1 /c 1 при различных о11ношениях окружных скоростей 
и2/и 1  и р азличных степенях реактивности Qт (прочие п а р ам етры 
прини м аются постоянным и ) . Следует иметь в виду, что эти гр а 
фики носят условный, качественный , характер , так  как скорост
ные коэффициенты ер и '\jJ и углы а 1 связа-ны с величина ми и 1 /с 1 ; 
и2/и 1 и Qт , а при  построении гр афиков их принимали  постоянны
ми .  Кроме  того, Qт и и2fи 1  та·кже связаны между собой .  Измене
ние Qт при постоянном u2/u 1 означает, что степень реактивности 
меняет·ся лишь в резу.'lьтате изменения  относительной ско
рости w2. 

Хотя гр афики, приведеиные •н а  рис .  4 .43, и носят условный 
характер , все же они позволяют выяснить качественное влияние 

Рис. 4.43. Завиенмасть окружного к .  п .  д .  'l] u  от u1fc1 для р азличных отно
шений окружных скоростей и2fи1 и р азличных степеней реактивности тур

бины Q т (<р=0,95; ф=0,9; а 1=2Оо - из работы [ 1 23] ) : 

а-и т � О ; 6-u т = 0,25; в - и т = 0 , 5  
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пара метра u , /c 1 на  'l'] u н осно в н ые тенден ц и и  и з м ен е н и я  1l н п р и  
изменении Qт .  

При м алых величинах u2/u 1 не при любом значении u 1 /c 1  
:vt ожно получить рациональное значение 'Уi н · Это означает, что 
р абота центростремительной турбины ( w2 > 0) возможна только 
n том случ ае, если распол агаемая энергия потока в относи 
те-1ьном движении будет больше, чем уменьшение энергии 
при течении против  н а пр авден ия центробежных сид : 

2 2 2 w1 u1 -u2 
L2ал + т > -2- . 

Графики,  приведеиные н а  рис .  4 .43, показывают , что всегда 
имеется оптимальн а я ведичина u 1 /c 1 ,  так как  к. п .  д. проходит 
через максимум . Чем :vrеньше величина u2/u 1 при заданной сте
пени реактивности Qт  (и наоборот, чем больше Qт при и2/и , = 

= �onst ) , тем при большем значении u 1 /c 1 имеет место минимум 
потерь и ма,к;симум 'Уiи ·  СледователЬ'но, р адиальные, и вообще 
реактивные, турбины выгодно применять при больших значениях 
u 1 /c 1 • 

Выражение для 'Yi u  при  независимом выборе Qт и �2 носит 
при ближенный характер, так ка,к Qт и �2 должны быть связаны 
между собой при  изменении u 1 /c 1 •  

При щ/и, = 1 получаем следующее выражение ддя окруж,ного 
к. п .  д .  осевой ступени  тур бины :  

'11u = 2cp2 � ( 1  - Qт) (cos а., + Ф соs � 2  Х C t 
Х .. J 1 + Qт + ( .!!:__)2- 2 .!!_ COS а.1 -.!!:__) . v ср2 ( 1 - Qт) С 1 C t  C t  ( 4 . 95) 

Из рассмотрения графиков,  приведеиных н а  р ис . 4.43,  постро
енных для и2/и , = 1 ,  следует, что максимум к .  п .  д.  с увеличением 
Qт смещае11ся в сторону больших З'Начений и 1/с 1 ( ближе к едини 
це) . Для реальных тур бИJн будет на блюдаться рост 'Yi u  при уве
личении Qт, так как коэффициенты ер и 'Ф для реактивных турбJШ 
выше, чем для активных, из-за меньших скоростей . на  gы
ходе из соплового аппарата и н а вхоДе в колесо. 

4.4.2. ОКРУЖ Н О й  К. П.Д. АКТИ В Н О й  СТУП ЕН И ТУР Б И Н Ы 

Несколько проще получается выражение для активной осевой 
ступени тур бины (Qт = О , и2/и 1 = 1 ) : 

'Yiu = 2 .!!:__ ср2 (cos а1 + ф cos �2 • / 1 +(.!!:__)2- 2 .!!_ cos а1 - .!!__ ) . ( 4. 96) C t v C t  C J  C J  

Выведем формулу для 'Уi и  в другом виде, для  чего в форму.'lе 
(4 .92 )  положим Qт = О ;  Ut = щ = и и w2 заменим произведением 
фw 1 •  В свою очередь, w , представим как w 1 u/cos � , .  
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И з  треугодьника с к о р о ст е й  ( с'м . рис . 2 .22)  ю .1еем : 

с учето м этих соотношен ий подучюr 

11и = 2�2 _!:!:_ (cos а1 -_!:!:_) ( 1 + о/  cos �2 )' . 
C J  C J  COS �� (4 . 97)  

Эта фор муда называется фор м улой Б анкИ.  В та ком виде вы
р ажени е для УJ и  удобнее для анализа ,  так как отношение 
cos  �2/cos � 1  для активных тур бин !:.!Е практически не зависит от и/с 1 и 'IJ u.  �� � �Дt:':�'7�7:�"'�'l::.."-v,'l::� 
близко к единице.  Выходной угол �2 
в первом приближении опредедяет- 0 8  � ��'lf!lП 
ся лоп аточным углом �2л .  который 1 �La IV 1 """ 

выбир ается в з ависимости от � l л · 1) 1 

-

Угол � ! а ,  в свою очередь, опреде- D,6 r l t--t-/\ltttttiЖ+Н 
ляется углом потока  � 1  и углом 1 � 
атаки .  Соотношение между �2л и D,lf 1 � 
{3 1 .'1 • а т акже между � 1 л  и � 1  выби · 11 Lu 1 $:" 
р ается нез ависимо от значения и/с 1 • · ·и= rrд� H-t--t\1-жtl 

Величина  rJ и  приним ает нулевое ''2 1 1 зн ачение при и!с 1  = 0  и при и!с 1 = � нн-+-11 1-+-++-+-+-+�ж 
= COS U J .  

Пол агая  ер и 'Ф нез ависимыми  О O, Z  O,'l o,fi о,в ujc; 
от и/с 1 , а т акже считая , что �2 = {31 ,  
дифференциров анием определим 
зн ачение и/с 1 ,  при котором имеет 
место м аксимум fJ и · 

Рис. 4 .44. З ависимость потерь и 
окружного к. n. д. активной тур

бины от ui fci 
Из соотношения 

получим 

cos а1 (ufc1 ) = --
. �и m a x  2 • ( 4. 98) 

Максим альный к. п .  д. активной одноступенчатой турбины 
имеет место при иjс 1 = cos  а 1 /2 .  При  этом его значен ие, которое 
;\f ЬI получим,  подставив в формулу (4 .97)  cosa 1 /2 вместо и/с \ ,  
равно 

_ 2 ( 1  + ·'·) cos2 a 1 
Чи max - � '1' --2 - · (4 .  9 9) 

На рис .  4 .44 показан примерный вид зависимости У) и = f (и!c t ) 
для активной од:ноступенчатой тур бины mр и  L;д =const .  Для . 

40 1 



наг  л ядиости там  же н анесены относительные дол и потерь энер
гии при  течении  в соплово�1 аппар ате L�fL;д и при обтекании 
ЛО"аток L · /L . ад ·  

Потери в со :-rловом а rшарате не  зависят от  отношения ufc1 
( L:"' = 1 - ср2) , а потери в рабочем колесе от него зависят :  

ад 
LФ wi -- = ( 1 - Ф2) ер2 _  
L* . . 2 . ал c l 

Заменив w1 величина�  w1ufcos � 1 , а 71/J 1u = c 1 cos а1 - и1 , полу-
чим 

L*'l = ( 1 _ 'f2) 92 [cos а 1 - (u/c 1 ) ] 2 . 
L8д cos2 � 1  

(4 .  100) 

Величина 1lu + (LcfL;д ) определяет гидравлический к . п.  д. 
турбины . На зависимость 11г = f (ufc1 ) влияет характер изменения 
L'�'/L;л и L }/L:л от ujc1 • 

Значение rJ u  max достигается при u/c 1 = cos  a t /2 , а минимум по
терь с выходной скоростью лежит несколыко левее, но практиче
ски очень  близ1ко 1 К  этому значению u/c 1 •  

Для идеальной а ктивной турбины , т .  е .  в предположении ,  что 
гидравлические потери отсутствуют (<р = ф =  1 ) , оптимум по u/c t 
останется тем же :  

( и ) 
cos а1  

� 'l u max = -2-
т .  е .  он 1не зависит от вел ичины потерь .  

(4 . 10 1 )  

От.метим ,  что соотношение (4 . 1 0 1 ) непосредственно вытекает 
из  треуголь:ника скоростей,  построенного IН а рис .  4 .45 .  При осе
вом выходе ( c2u = O ) получается соотношение 2 (u/c 1 ) = cos а 1 , 
т. е. соотношение (4 . 1 0 1 ) .  

Режимы по и 1 /с 1 для максимума  к .  п . д .  'УJ и  и для минимума 
потерь с выходной скоростью для идеальной тур бины совпада 
ют. Максималывый окружной к . .п . д. такой тур бин ы  по величине 
будет равен cos2a 1  {см . формулу (4 .  99)  ] .  Соответственно относи
тельная величина  скоростных потерь при этом будет : 

2 /2 L с C2f 1 1 ·' . 2 -.- =-2- =  - ru max = - cos•a1 = slп а1 .  L8д с1 · 2 
Из фор мулы (4 .97 ) следует, что н а  величину 'УJ и  а1ктивной 

ступени большое ВJ1ИЯ1Н И е  оказывает а 1  - угол на.клона вектор а 
а бсолю11ной скорости с 1 •  Чем меньше а 1 ,  тем (при  постоянных ер 
и ф)  больше будет к. п .  д. l'J u .  Но, с учетом потерь, в решетках 
оптим альная величина угла находится в пределах 1 5°-;-20°. 

Н а рис .  4.46 приведена полученная  ра счетом зависимость 
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1l u = f ( u/c 1 ) при  различ!-l ых у,гл ах а 1 для а ктивной турбины при 
переменной величине � 1 = f ( ufc l ) ; при  этом � � = �2 = � . Величина 'Ф 
принята :не постоннной, а з ависящей от  угла � ( по  существу, от 
суммы углов � �  + �2.  см .  
график в .11евом углу 
рис .  4. 46) . Для большей 
н аглядности з ависи мость 
'11 " ma x  от а1 показ ан а  от
дельно в пр авом углу 
рис .  4 .  46. 

Остановимся н а  во
просе об  определении 
оптимум а ufc t для реак
тивной тур бины . Из  гр а
фика,  приведеиного н а  

.---- z u  

Рис. 4.45. Треугольник скоростей для иде
альной активной турбины 

рис.  4 .  43, следует, что чем больше степень реактивности для осе
вой турбины ,  тем большее значение имеет оптим альная величи н а  
ufct ( соответствующая Ч и  m ax ) . Для н аглядности определим  
оптим альную величину u/Ct  для частного случ ая Qт = 0,5 ( c 1 z = 
= Co = w 1 ) . Построим треугольник скоростей для этого случая , 

0,5 
о,ч  
0,3  
0,2  1 

1 0, 1 

1 
о 

v \ 
\ 

o,z 0,6 о, в 

\ 
\ 

1,0 ujt:1 

Рис. 4. 46. Зависимость окружного к .  п .  д.  от 
u1/c 1  для активной тур бины при р азличных уг

лах а 1  

пренебрегая гидравлическими  потеря ми 
ния следует, что при  c21t = O  

( р ис . 4 .  47 ) . И з  построе-

( и )  - = cos a 1 . 
C J 'Ju шах 

(4 .  102) 
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Для предварительных расчетов и выбора оптим ального ре
жима по 1 К .  п .  д. для разrных степеней реактивности тур бины 
удобно пользоваться зависимостями 

где 
l'u = f (ufcaд ) , 

Рис.  4.47. Треугольник скоростей для иде
альной реактивной турбины : 

Qт = 0,5 ; Co = W 1 

(4 . 1 02а) 

· Сад для реактивной турбины - фиктивная скорость, определя
емая  по всей величине р а сполагаемой адиаба11ной р а боты : 

Сад =Ct aд/V l - Q" (4. 103) 

дл я а ктивной турбины 

� и  
0,8 

0,6 

0,4 

о, г 

а 

А 
и 
v 

� � 
/ w 

� 
f// 

1/1 

-- · 

1Рт= cJ,5 
" �'-... ..,; ""' 

[\ \' !'... 
\ 0, 7.5 

� рт=а 
\ 

1\ 
\ 0,6 0,8 -ih 

Рис. 4.48. Зависимость окружного 
к. п . д. ТJ u от и/с а д  для ступеней тур
бины с различной степенью реактив-

ности Q т  (a i=24°) 

С"д =Сtад ·  (4 .  1 04) 

Тогда из выражений ( 4 .98) 
и (4 .  1 02 ) получим : 

д л я а к т и в н о й  с т у
п е н и  

<p CO S at 
; (4. 1 05 )  2 

д л я р е  а к т и в н о й с т у
п е н и  (Qт = 0 ,5 ) 

( 4. 106 )  

Н а рис .  4 . 18 приведены 
р асчетные з ависи:-.юсти yt u = 
= f (u/Caд ) .  При расчетах 
принято а 1  = 24° и учтено 
увеличение ер и ф с ростом 
Qт ·  Из протекания кривых,  

приведеиных на рис .  4 . 48, следует, что чем больше степень реак
тивности Qт , теы больше опти м альная для к .  п .  д. Ч и  величин а  
и/сад· Смещение оптимум а У\ и  при изменении и/сад опреде.1яется 
тем, что с увеличением степени реактивности режим �шнимуы а 
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потерь с выходной скоростью соответствует большим величинам 
и/сад [сравните соотношения ( 4 .  1 05 )  и (4 .  1 06) ] .  

4.4.3. КОЭФФ И Ц И Е Н Т  ОКРУЖН О И РАБОТЫ 
СТУ П Е Н И ТУР Б И Н Ы  

Важным пара·метром для турбин является коэффициент ок
ружной р а боты : 

-L =.!:Е_= С Jи ± С2и и • u2 и 
( 4. 107) 

Он хара:ктеризует степень испоJ1ьзования допусти мой окруж•ной 
скорости. Допустимая величина  окружной скорости тур бин 
ЖРД оnределяется габарита ми , та.к 1ка,к угловая скорость уже 
задана  угловой скоростью н асоса .  О бычно и = 250'-7-300 м/сек, 
т .  е .  не достигает предельной величины, определяемой запасом 
прочности и равной и = 350--:-400 м/сек. 

Для уменьшения м ассы конструкции и снижения р асхода ра 
бочего тела необходимо иметь высокие коэффициенты окруж;ной 
р аботы. Это особенно важно для автономных турбин ЖР Д (см .  
р азд. 4 . 1 . 1 ) . 

Из формулы ( 4 . 1 07 )  следует : 

l = 11иL:д 
и u2 

11и (4 .  108) 

Подставив сюда выражеtНие ( 4.97 )  для 'YJu, по.'lучим для а кти в 
ной тур бИJНы 

Lи= ( tp cos al - 1 ) ( 1 + Ф  cos �2 )
. (4 . 109 ) 

(и/Сад) cos � �  

Н а  режиме Чи  = чи  m a x  имеем (иfс. д )�и max 
для активной ступени при 'ljJ = 1 получим 

(Lи )'lи max =2· 

'f' COS II J  

2 
тогда 

Из формулы (4 . 1 09)  видно, что с уменьшением и/сад, несwют
ря  на  п адение 'Y] u в области и/Сад < fР cos а 1/2 (см.  рис .  4 .44 ) 
из-за увеличения 'Потерь с выходной  окоростью и потерь в р а бо 
чем  колесе, - коэффициент о�ружiНой р а,боты возрастает, так  
как  уменьшение и/сад связа.но с увеличен ием L: .  ( и= coпst ) . 
При и/сад-+0, Lu --> 00. 

Зависимость Lu от и/сад 'при разл ичных Qт представлен а  н а  
рис .  4 .  4 9 .  З ависимость получена расчетом по формуле ( 4 . 1 08 )  
с использованием графиков, приведеиных на рис .  4 .48 .  Из  
рис .  4 .49 следует, что характер изменения Lu  одинаков для ак
тивных и реактивных сту.пеней . 

В автономных турбинах ЖР Д с це.'lью уменьшения р асхода 
газа стараются о беспечить большие величины адиа батной раба-

405 



т ы  ( L � л  _,. max)  ( см .  ·разд.  4 . 1 . 1 ) . При  ограниченной 
скорости этому требованию соответствуют малые 

окружной 
з•начения 

u/Сад = Р,05+0,3 .  
м алых значениях и/сад активная  

одноступенч атая тур бин а  и ме
ет большие значения коэффи
циента р аботы Lu и к .  п .  д. 'll н 
( см .  рис .  4 .  48) , чем реактив 
ные одноступенч атые турбины .  
Поэтому в качестве автоном
ных турбин применяют актив
ные тур бины .  

И з  рис .  4 . 49 видно, что  при  

Р т=О  
1 6  

Предкамерным турбин ам t 0, 25 
(\ 

1 2  

�\\ Р т= О,5 
\'\ 

8 

'&-
"' � 

4 

· -._, ...... -;-..;.;;; 
о 0. 2  0,/J 0, 6  

ЖР Д, в связи с большими р ас
ход ами рабочего тел а, соот
ветствуют м алые ади абатные 
р аботы (см.  р азд. 4 .  1 .  2) . По
этому эти тур бины и меют боль
шие значения и/сад. превыш аю
щие 0,5-;- 0,6 .  Тогда  ( см .  
рис .  4 .  49 )  становится целесо-

о.в -f- обр азным применение в каче-
ад 

Рис. 4.49. Зависимость коэффици
ента окружной работы Lu от ufc a ;J.  для ступеней турбины с раз
личной степенью реактивности Q т  (а 1 =24°) 

стве предкамер ных турбин -
реактивных турбин :  они имеют 
при больших значениях и/сад 
зн ачения Lu,  превыш ающие 
значения коэффициента работы 
для активной турбины.  

Однако для уменьшения осевого усилия ( см .  далее разд. 
5 .3. 1 .2 )  предка·мерные турбины часто выполняют активными .  В 
этом случае  для повышения L1t отношение и/сад уменьшают пу
тем уменьшения окружной скорости (уменьшение Dcp лри 
w = const ) . 

4.5. П ОТЕР И СТУП Е Н И  ТУРБ И Н Ы  

Расо rотр им  потери , связан·ные с р а ботой ступени в целом .  
Условно будем н азывать эти потери потерями  ступени  тур бины .  К этим :потеря м  относятся потери, связанные с утечкой ·рабочего 
тела из проточной ча сти,  дисковые потери  ( потери н а  трение о 
газ  дис-ка и бандажа колеса и потери ,  связа•нные с парциалыным п одводом )  и механические потери .  

4. 5. 1 .  ПОТ Е Р И, СВЯ ЗА Н Н Ы Е С УТ ЕЧ КОй РАБО Ч Е ГО Т ЕЛА 
И З П РОТОЧ Н О й  ЧАСТ И  СТУП Е Н И  ТУРБ И Н Ы 

( РАСХОД Н Ы Е  ПОТ Е Р И ) 

Утечка рабочего тела через зазоры между .корпусом и рабо
чим колесом  приводит к снижению работос.пособности турбины .  
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Через сопловой аппарат проходит ·больше рабочего те.'I а ,  че:-.1 
через лопаточную решетtку р абочего 1колеса .  Поскольку при  под
счете к. п .  д .  р аботу колеса  относят к адиа батной работе l кг 
массы ра бочего тела ,  подсчитанной по параметрам  н а входе в 
сопловой аппар ат, то величина утечки сказывается на  величине 
эффективного к. п .  д. ( см .  р азд. 2 . 1 5 .4 ) . 

Н а  р ис .  4 .50 приведена схема осевой ступени турбины и по
казаны  возможные напр авления утечек в ней .  Утечку поверх 
бандажа О'Преде.:1яет тот из  зазоров 8z1 и 8r ( осевой или р ади
альный ) ,  который имеет большую вели
чину ( будем обозначать его  8) . 

При снижении осевого з азор а 8z2 бу
дет уменьш аться подсос газа  со стороны 
в ала .  Н а валу р аспол агают систему 
уплотнений,  препятствующую проникно
вению компонента топлива  из  полости 
насоса в полость тур бины.  Однако неко
торое количество компонента проникает 
через уплотнения  и в виде газа поступает 
в проточную ч асть турбины через з а
зор 8z2 . 

В тур бине без бандаж а потери ,  свя
з анные с утечками, определяются р а
ди альным з азором 8r. Эти потер и  при Рис. 4.50. Схема осевой 
прочих р авных условиях будут больше ступени турбины и воз ·  

у тур бины без б андажа,  чем у турбины �ю жные н аправления 

с бандажом ,  так как, помимо уменьше- утечек в ней 

ния расхода через решетку колеса ,  утечки 
через р ади альный з азор н аруш ают структуру потока  в перифе
рийных сечениях лопаток колеса ,  ухудшая эффективность их 
р а боты (см. р азд. 2 . 1 3 . 3 ) . 

Утечки nоверх бандажа осевой ступени определяются пло
щадью зазора ,  перепадом давлений в :пер иферийном сечении ло
паток колеса ( степенью реактивности на  периферии Qт .п) , плот
ностью газа на  периферии Qп и его скоростью на выходе из  соп
ло�ого аппарата ( см .  работу [ 1 30] ) : 

(4 .  1 10 )  

где /!заз - коэффициент расхода утечек через зазор ( рис .  4 .5 1 ) ; 
8 - зазор ,  миним альный из  зазоров 8z1 и 8r. 

Пр енеб.р егая изменением :параме11ров по высоте и перекр ы
шами  лопаток и имея в виду, что 
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получи м на  оонавании выражения (4 . 1 1 0 ) следующую 
формулу для р а-счета утечек (в-<"('1 ) :  

простую 

с v 
!..!..._ = 1 + ( l - 1 ) ( 1 + htл ) � 
о f"заз Qт 2 . 2 D h . <р s ш  а1 ер !л 

(4 . 1 1 1 ) 

Потери,  связанные с утечками, для осевой ступени турбины без 
бандажа  с полныl\r подводом газа ( е = 1 )  оценивают уменьше
нием полного к.  п .  д .  ·ступени (см. р а боту [ 1 25]) : 

11т ( а �О) - ТJт LlТJт = 1 ,37 ( 1 + 1 ,6gт) ( 1 +  htл ) Ar ' (4 . 1 12) 
11т(А - 0) Тlт (А= О) Dcp h lл 

где YJ т< A - OJ и УJ т - соответственно полные к .  rп . д. при нулевом 
зазоре и пр и фиксированном зазоре . Структура формул ( 4 . 1 1 1 ) 
и ( 4 . 1 1 2 ) одинакова .  

Р.за'3 
0, 8 

О, Б / 
0,4 / 

/ 
2 

v� 

3 li 5 !1 м м  

Рис. 4 .5 1 .  З ависимость коэффи
циента расхода утечек череэ 
з азор J.laa s  от величины зазора 
для осевой турбины с банда-

жом 

lly 

Рис. 4.52. Схема утечек в 
ступени р адиальной центро
стремительной турбины с 

з акрытым колесом 

В турбинах с полным подводом ( е =  1 )  потери ступени состо
ят только из потерь на трение диска .  Относительная их величи
на  мала при е = 1 ,  поэтому поправку, даваемую формулой 
( 4 . 1 1 2 ) , можно р ассматривать .как  попр авку к оkруЖJному 
к .  п. д . :  

ТJu (A = O) -ТJU 

Тlu (A -0) 
АТJи 1 3? ( 1  + 1 6о ) ( 1 + htл ) Ar ( 4. 1 13) ' ' � т  Dcp h1л ' 

где УJ и< а -о) и Y) u - соответственно окружные к .  п .  д .  при нуле
вом зазоре и при .Фиксированном зазоре .  

Фор мулой ( 4 . 1 1 3 )  можно воспользоваться для оценки потерь, 
связанных с утечками, .в осевых ступенях без бандажа с парци
альным подводом ( е < 1 ) .  

В р адиально-осевой тур бине ТНА утечка газа происходит 
через передний осевой зазор (см .  рис .  4 .  42) . В осевой же зазор 
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между задним дис-ком и .корпусом может поступать некоторое 
количество компонента топлива ,  правикающего из полости насо
са через систему уплотнений н а валу (насосные утечки ) . 

Для радиально-осевой тур бины с по.11уоткрытым колесом ( см .  
рис .  4 .42 )  влияние осевого зазора  оценивают уменьшением пол
ного к. п .  д. турбины ( с.м . р аботу [ 1 42]) :  

4fJт З 4Zcp 
_ ___:.:_ = 1 ' -- ' 
'1т (А = О) hл . ср 

(4 . 1 1 4) 

где Azcp, hл .ср - соответственно сре,и,ние значения осевого зазо
ра и высоты лопатки . 

J.. = 0, 4 8  
г) 

Рис. 4 .53. Виды лабиринтных уплотнений :  

а- с  треугольными прямыми гребнями ;  6-с н а клонными греб· 
нями; в и г-сложные лабиринты 

Для тур бины с з акр ы тым колесом уменьшение утечек газа 
достигается :по·средством упло11нения радиального зазора ( рис .  
4 .  52) . 

При  соотве-гствующем предкамерным тур бин ам ЖР Д докри
тическом отношении давлений на  у;плотнении  6у = ру/р2 ( где ру
давление перед уплотнением ; р2-давление на выходе из колеса )  
утечки через уплотн ение рассчитываются п о  формуле (2 . 1 88 ) . 

В связи с малыми скоростями газа в зазоре газ мож1но счи
тать несжим аемым и давление ру м ожно оценить с помощью 
соотношений,  пр иведенных в р азд. 3 . 1 .2 . 1 ,  подставляя в фор мулы 
вместо Р2 давление  перед колесом тур бины р 1 и понимая под 
плоnюстью Q средн юю плотность газа в осевом зазоре .  Темпе
р атуру  тор можения в зазоре можно принять равной статической 
темпер атуре  на входе в колесо. При приближенных расчетах, в 
связи с м алой плотностью газа  и обычно м алой разницей меж
ду наружным диаме'Г1ром колеса и диаметром уплотнения,  можно 
принять давление ру равнрiМ P l · 
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Коэффициент р а схода уплотнения ! t  можно оценить по фор
муле ( см .  работу [ 1 49]) 

u. = .. / 2"'Y (4 . 1 1 5 ) ' V Лtу ' 
где Л - коэффициент, зависящий от типа лабиринтного уплотне
ния ( р ис .  4 .53) . 

З азор 6у выбирают из  констрУiктивных соображений.  Его ве
личина должна гарантировать отсутствие задевания колеса о 
корпус пр и прогреве колеса и ·прогибах вала . Обычно при  ра бо
чих темпер атур ах колеса и корпуса принимают 6у = 2-+-4 м .м .  
Шаг гребней fy принимают ty> ( 10---т- 1 5) <'\у . Высоту гребней hy 
берут в предел ах ( 1 --;- 1 7) <'ly ; она слабо влияет на коэффициент 
ра схода fJ. ( •см .  р аботу [ 148] ) . Кром.ки гребней должны выпол
няться острыми .  Толщину ·Гребня А выбир а ют миним ально воз
мож,tюй .  

4.5.2. Д И СКОВ Ы Е  ПОТ Е Р И  

4.5.2. 1 .  Потери на трение диска и бандажа 

Потери  на трение диска Nтр.д в турбинах  по а бсолютtной ве
личине меньше, чем в насосах, та.к как плотность среды в про
точной части и в полости между корпусом и вращающим·ся дис
ком у турбин  меньше, че'М у насосов.  Мощность трения дис:ка 
подсчитывают по фор муле (2 .202 ) , где 1под диаметром D2 пони 
мают наружный диаметр диска колес а :  для осевой тур бины 
Dдисна = Dcp-htл,  для центростремительной турбины с закрытым 
колесом Dдисна = Dt .  

Для осевых тур бин с большим отношением Dcp/h1 л заметную 
величину может составлять мощность трения по н аружной по
верхности бандажа .  Эта мощность является мощностью сопро
тивления вращению цилиндра в цилиндре, ·Которую можно вычи
слить, используя данные, приведен1ные в р аботе [42]. 

Выр ажение для мощности трения бандажа  запишем так : 

Nтр . б = СбандfJtW3ЬбандD�анд [вт] , (4 .  1 16) 
r де Ьбакд - ширина бандажа ;  

D6а�д = Dcp +h1l/. - наружный диаметр колеса с банда 
жом ; 

сбанд - коэффициент трения  бандажа .  
При  2Аг/Dбанд = 0,0 1 7  --т-0,2 1 ( где Ar - радиаль·ный зазор меж

ду колесом и корпусом )  Сбанд можно представить в виде 

4 1 0  

с 0 , 1 
банА _1- ' 

r Rе банд 
R ооDбанд АГ ебанА= • 
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4.5.2.2. П отери, связанные с парциальным подводом 

В тур бинах ЖР Д часто :применяют парциальный подвод. В 
автономных тур бинах парциальный подвод применяют особенно 
часто, та.к как при м алом расходе р а бочего те.1 а  в случае под
вода газа  по всей окружности высота сопловых и рабочих .'юпа
ток была бы очень м ала  и течение газа в межлопаточных кана 
лах сопровождалось бы большими 'Потеря м и  (большие концевые 
потери ) .  

В �предкамерных турбинах та'кже может применяться п арци
альный подвод, та.к как вследствие большой плотности р а боче
го тела (р0* > 1 2-7-- 1 5  Мн/м2) малый объемный расход не удается 
пропустить 1ПО всей окруж!Ности тур бины с приемлемой высотой 
лопаток. 

Хотя парциальный подвод и нежелателен, так как он вызы
вает допол,нительные потери энергии,  но в отдельных случаях 
применение его неизбежно, так как малая высота лопаток при 
ведет к еще большим потерям .  Рассмотрим ,  какие потери  энер - .  
гии  связаны с парциалыным подводом . 

Течение  газа через лоп аточную решетку при парциальном 
подводе носит сложный характер .  При движении лопаток  по ду
ге, не занятой соплами ,  имеет место перемешива ние газа лопат
ка,ми ;  при этом происходит трение .кромок лопаток о �газ .  

Характер течения в неработающих лоп атках зависит  от ско
р ости газа , выходящего из сопел. При  дозвуковых скоростях мо
жет существовать обратное течение газа по межлопаточным ка 
налам ,пр и  движении  их вдоль глухой стенки .  О бр атное течение 
газа м ожет в ,какой-то степени быть объяснено несимметрично
стью лопаточного профиля,  но главным о бразом оно связано с 
тем,  что в активных турбинах в зазоре �между колесом и сопло
вым а:ппар атом может установиться давление р 1 , более низкое, 
чем выходное да вление р2 (р ис .  4 . 54 ) , в результате эжекционно
го действия струи, вытекающей из ·сопла .  В связи с этим в ак
тивных дозвуковых турбинах целесообразно введение неболь
шой ·реактивности Qт = 0,02 --;- 0,05,  при которой могут выровнять
ся давления  р 1 и Р2, несмот'ря 'На эжекционное действие струи.  

Отметим ,  что применение осевых турбин с реактивностыо 
Qт > 0,05 с парциалыным подводом не оправдано, так как газ бу
дет растекаться по осевому  зазору и обтекание ра бочих лопаток 
на  дуге, не  занятой соплами ,  будет .нерасчетным,  т .  е .  будет соп
ровождаться большими потерями .  

При  доз.вуковых скоростях истечения из сопла для уыеньше
ния обратных перетеканий газа с нер абочей стороны по дуге, 
не занятой соплами ,  размещают козырек ( н а  рис. 4 . 54 он по.ка 
зан  пунктиром ) . 

Картина  течения в парциальной ступени  усложняется тем, 
что газ ,  вытекающий из сопел, встречаясь с лопатками , при 
ш едшими  из нер а бочей за.ны,  меЖлопаточные каналы которых 
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заполнены заторможенным газом ( во всяком случае, движущим
ся с малыми скоростями , - на  рис .  4 .55 эти  каналы заштрихова 
ны в клетку) , передает этому заторможенному газу часть своей 
энергии .  

Очевидно, что ,процесс «запол,нения» межлопаточных каналов 
и «выталкивание» будут периодически повторяться , если подвод 
газа осуществляется 'несколькими группами сопел . Исходя из 
этого, для снижения nотерь  на границах подвода ,  сопла в парци 
альной тур бине целесообр азно р азме
щать в одном сегменте, а не  р азносить 
их по окружности. Правда,  несимметрич
ное расположение сопел приведет к не
р авномерному р аспределению сил , 

Рис 4.54. Схема 
ступени турбины 

с 
парциальным под-

водом газа 

\ 

Рис. 4.55. Схема тече
ния газа при парци

альном подводе 

действующих н а  р абочее колесо, и возникновению р ади ального 
усилия (см. р азд. 5 .  3 .  2. 2 ) . 

Особенно слож:ная  картина течения возникает н а  границах 
дуги впуска .  По  границам струя, вытекающая из сопла ,  иопыты
вает внезапное р асширение .  В р айоне точки А (см.  рис .  4 .55)  
струя оказывает эжекционное действие на  газ в з азоре ( см .  
пунктирную стрелку) . В районе точки А всегда имеет место утеч 
ка газа .  

При  сверхзвуковых скоростях истечения картина течения в 
парциальной ступени изменяется . П р актически активное по 
р асчету р абочее колесо будет работать как реактивное - стати
ческое давление в зазоре будет превышать выходное. 

Большое зна чение приобретают утечки в окружном направле
нии.  Очевидно, что при сверхзвуковых скоростях будет происхо
дить утечка и в районе точки В ( см . рис .  4 .55, сплош ная стрелка ) .  
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Осевой зазор для парциальной сверхзвуковой тур бины должен 
выбир аться минимально допустимым по условиям сборки и экс
плуатации. 

Исходя из физической картины течения в п арциальной сту
пени ус.'lовно потери ,  связанные с парциальностью, можно раз 
делить ·На четыре группы:  

1 )  венти.'lяционные потери (т .  е .  потери,  связанные с возник
новением тормозящего колесо ·момента от обр атных перетеканий ,  
перемешивания и завихрения газа и трения кромок лопаток при  
движении колеса вдоль глухой стенки ) ; 

2) потер и на  «выталкивание» ( т .  е. потери ,  связанные с за 
тратой энергии н а  ускорение з аторможенного газового потока в 
межлоп аточных каналах,  пришедших из  •нера бочей зоны) ; 

3 )  поте·ри от внез апного расширения на  гр аницах дуги 
впуска ; 

4 ) потери,  связанные с перетеканием газа  в окружном нап 
р авлении .  

Оценить влияние каждой из потерь опытным путем весьма 
затруднительно, поскольку они взаимосвязаны .  Но в ряде иссле
дований предложены формулы для оценки отдельных видов по
терь, связанных с парциальностью. 

Так, в р а боте [ 1 35] потери,  связанные с перетеканием газа  в 
окружном н аправлении , учитывают-ся уменьшением скоростного 
коэффициента 'Ф рабочих лопаток : 

�. = фе= 1 ( 1 - t ) • (4 . 1 17) 2пD ер• 

Первые три группы потерь - вентиляционные потери ,  потери 
на  «выталкивание» и потери  от внезапного р асширения - реко
мендуется оценивать суммарно по формуле 

N. = 0,034Q1 htл (1 + I0 �) ( 1 - e) ro3 D�p · (4 . 1 1 8 ) Dcp Dcp 
Формула ( 4 .  1 1 8 )  -эмпирическая ,  она соответствует активным 

одноступенчатым тур бина м  ·с числом Маха Ме, = 1 ,7+ 1 ,8 ,  с од
но й  группой сопел . При  увеличении групп сопел потери на «вы
талкивание» и потери от в:неза'Пного расширения будут возрас 
тать при близительно пропорционально числу групп сопел, а вен
тиляционные потери практически не изменятся . 

Так как вентиляционные потери и потери на  «выталкивание» 
и внезапное расширение соизмеримы, то можно принять, что с 
увеличением групп сопел сумм арная мощность потерь от парци
альности возрастет в ( tc- 1 ) /2 раз  ( где lс - число групп сопел ) . 
В двухступенчатых парциальных тур бинах потери от парциаль
ности определяются как сумма  потерь  в каждой ступени. 

Введение парциалыного подвода возможно и в радиальных 
турбинах.  При этом заметцо п адает к. ·п . д. П о  опытным данным 
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(см .  р аботу [7] )  зависимость максим ального к. п .  д. от в близка к линейной и может быть оценена  фо р мулой 

т11 = t"т ( e = l ) - 0 ,24 ( 1 - а ) .  ( 4 .  1 1 9 )  

Оптимум и/сад уменьшается с введением парциальности ( рис .  
4 .56, взятый из р а боты [45] ) . В одном из опытов с радиальной 
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Рис. 4.56. Эксперимента11ьная зависимость 
к. п. д. одноступенчатой турбины от и/са д 
при р азличных значениях степени парциаль-

ности е 

турбиной ( см . р аботу [7]) для е =  1 величина ( и/с 1 ад )" = 0,65, · •т mах  для е = 0,5 величин а  (и/с l ад)  1J т шах 
= 0,55, а для е = 0, 1 2 величина 

(U/C i aд )  r = 0,53 . • т  m a x  

4. 5. 3. М ЕХАН И Ч ЕС К И Е  ПОТ Е Р И 

К механическим потеря м  относят потер и  в уплотнен иях вала 
и подшипниках тур бины .  В тур бонасооных агрегатах потер и  в 
)I!Плотнениях вала и подшипниках относят к меха'Ническим потерям насосов.  П оэтому дllя тур бин ТНА механический к. п .  д. '!') мех прнн:имается равным един ице.  
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4.5.4. ЭФ Ф Е КТ И В Н Ы й  ( П ОЛ Н Ы й )  К. П .Д. 

4.5.4 . 1 . Зависимость эффективного к.п.д. турбины 
от и/сад 

Мощность тур бины, передаваемая на вал , т .  е. эффектив ная 
мощность турбины Nт , определяется р азностью окружной l\Ющ
ности и потерь ступени.  Так как механичес,кий к .  п. д. тур бин ы  
ТНА можно принимать р авным единице, т о  будем полагать, что 
эффективная и внутренняя мощность будут тождественны.  Для 
осевой турбины,  имеющей лопатки с бандажом,  выражение для 
Nт запишется в виде 

.V1 = G Lu - GyLu - Nтр . д - Nтp . 6 - N. = 
= (G - Gy) Lu - Nтp .д - Nтp . б - N. . ( 4 .  1 20) 

Из формулы (4 . 1 20) найдем эффективную ра боту турбины 
Lт = Nт/G :  

где 

L = Nтр . д  . rр . д 
G ' 

(4 .  
1
2 1 ) 

L _Nтр . б . тр . б - о '  
- соответственно р а бота трения диска,  ·р абота трения бандажа 
и р абота потерь, связанных с парциальностью . 

Р азделив Lт н а  L : д  , определим эффективный (полный )  
к.  п .  д .  тур бины :  

где 

( 4. 1 23) 

- коэффициенты потерь СТJliпени .  
С помощью соотношений (2 .202) , ( 4 . 1 1 6 ) , (4 . 1 1 8 )  и ( 4 . 1 23 )  

получим выражения для коэффициентов потерь �тр.д , �тр.б и � • . 
Для этого расход (при  отсутствии перекрыш лопаток колеса ) 
выразим через площадь, ометаемую лопатками колеса ( Qт = О) : 

Тогда получим 
� = О 

32 
Стр . л  [ 1 - (hJл/Dep)]S (...!!:.._ )3 . 

тр . д ' (h JD ) . ' Е !л ер '1' s ш а1 Сад 
� =5 1 Сбанд (Ьбанл 'Dep) [ l + ( h!л/Dep)] 4 тр . б ' ( h  jD ) . !л ер E 'f' S Ш a1 

С, =О,  175 _[ l_+_lo __ <ь_fD--=-ep_)J 1 _ Е  (_!!_) 3 . 
'f' S IП а1 Е Сад 

( 4.  1 24) 

(4 . 1 25)  

( 4 . 1 26) 

( 4. 1 27) 
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С уменьшением степени парциальности е коэффициенты по
терь �тр.д, �тр.б и �. увеличиваются .  С увеличением и/сац эти 
коэффициенты р астут по кубической зависимости (рис .  4 . 57) . На 
рис. 4 .57 представлены также зависимости Т)и и ТJ т от и/сад · В ид
НG>, что максимум Т)т р а сполагается левее 'ПО и/сад. чем макси
мум ТJu · Смещение м а ксимум а Т)т по отношению к м а ксимуму ТJ и  
незначите.JJЬно для турбин с полным подводом ( е = 1 ) .  Для пар 

\ 
о o,z О, б 0,8 u.fca д 

Рис. 4.57. З ависимосrи окружного к. п. д . ,  
суммы коэффиuиентов потерь ступени и 
эффективного к. п. д. от и/Са д  для одно-

ступенчатой активной турбины 

циальных турбин смещение 
существенно ,  и оно тем 
бодьше,  чем меньше степень 
п арциальности е ( см .  рис .  
4 .  56 ) , т .  е . чем бо.Jiьше по
тери �тр.д . �тр .б и � , .  

Из рис .  4 .  56 видно, что 
п арци альный впуск, вызы 
в аемый м алым объемным 
р асходом г аз а  ( автономные 
турбины ЖР Д ) , приводит 
к п адению к .  п .  д .  турбины,  
соизмеримому с падением 
к .  п .  д . ,  связ анным с гидр ав
лическими потерями  и поте
рями  с выходной скоростью, 
учитываемыми окружным 
К. П. Д. ТJ u · 

4- 5. 4. 2. Определение оптимальной степени парциальности 
и оптимального отношения и/сад одноступенчатых 

активных турбин 

Автономные турбины, а при высоком давлении н а  входе н предкамерные 
турбины ЖР Д, приходится выполнять парциальными (е< 1 ) . В ведение сте
пени парциальности ( е < 1 )  увеличивает высоту лопатки рабочего колеса [см . 
формулы (4.65) , (4.7 1 ) ] , а это приводит к уменьшению концевых потерь в 
решетке [см. формулу (4.72а) ] ,  потерь, вызываемых утечками  [см. формулы 
(4. 1 1 1 ) ,  (4 . 1 1 2 ) ] ,  и дисковых пnтPn l> fсм. формулу (4. 1 25) ] .  Одн ако, вместе 
с тем, уменьшение е ведет к увеличению потерь, связанных с парциальностью 
[см. формулу (4. 1 27) ] .  Поэтому существует такая величина е, . при которой 
потери в турбине достигают минимум а, а эффективный к. п .  д. - максимум а .  
Эта величина е называется оптимальной . 

При проектировании парциальной турбины следует выбирать оптималь
ную величину степени парциальности eop t ·  Определим l!apt для одноступен
чатой активной турбины. Удобнее искать не eap t ,  а величину (h 1 " ) ap t , по ко
торой затем можно определить eap t . Выразим е через h 1 "  = h c  и объемный 
расход; из уравнения (4. 1 24)  следует, что 

(4 . 1 28) 

где 

(4. 1 29) 

4 1 6 



Выразив ади абатный объемный расход Q l а д через п . т  [см .  формулу 
(2 . 1 85 ) ] ,  за н ишем формулу (4 . 1 28)  в едедующем виде . 

(4. 1 30) 

Преобр а зова в выражение (4 . 1 22) для эффекти вного к. п.  д. с по :-1 ощью 
соотношений (4. 1 25) - (4. 1 27) и принимая /11 = 62, получим зависимость,  ко
l ор а я  ю1 еет следующий функциональный вид:  

( h ," и ь t .<1 ) 
flт =/ Dcp ' Са , 'f , a, , Dcp ' Ь ' Стр . д

, Стр . б • Dср '  (4. 1 3 1 ) 
П осле линеаризации зависимости � т р . д , �т р . б  в области /! I л /D c p o;;;;;, 0, 1 5 

можно найти оптимальное значение h 1 л /D c p  из равенства дТ) т /д (hl л/Dc p )  = 0. 
Производнан представляет собой полином третьей степени относительно 
h 1 л/Dc p · Поэтому для того чтобы найти выражение для h1 л /D c p , надо ре
шать кубическое ура внение. Решение можно получить в с.1едующем виде 
(при !l s т  >6) : 

( h1л ) 
Dcp o pt 

= 

_ .. / [ 'f cos а1 - (ufca , ) ]  {О , 06bk1 + k2AJ 1 + k1 - О ,06'kl Ь ( 1 - kз) ] � 
(4. 132) - V klkз [ 'f cos al - (ufcaд)) ( 1 - k2 A) + (k4 + ks - k6) (u , c8 1)2 ' 

где 

k1 = [ 1 - 0 , 23 ( 1 -- �� : �2у ]  [ 1 - 0 , 05 ( M w l  - 1 )2 ] ;  

k2 = J.tза з - для турбины с бандажом ;  
k2 = 1 ,37 - для турбины без бандажа;  

6 - -(u/Сал)2 
k3 = 1 , 9 · 1 0- 'f Ы -г-=- 'f s iп а1 ;  ns т 't' 

k - 0 34 · 1 0-6( 1  + !ОЬ ) 'f (ufca д)2 • 4 - ' 2 ' 't'ns т 
ks = 1 1СбанлЬбанJtЬ- для турбины с бандажом ; 
k5 = О - для турбины без бандажа ; 
k6 = 2 ,7С\р . д ; 

- ь 
Ь = - ; Dcp 

- А - t А - - ·  t = - · 
- Dcp ' Ь ' 

- Ьliанл 
" бан:�. = -ь- ; 

'f s in а1 
� 1 = �2 = a rc tg ---'----=--

'f cos а1 - (иjс2л) 
По формулам (4. 1 30) и (4. 1 32 )  найдем оптимальную степень п арциально

сти f o p t и для круглых сопел - оптимальное число сопел (см .  разд . 1 .3.3.2) . 
Остановимся на определении оптимальной величины отношения 

(и/са д )  o p t ,  при которой Т) т достигает максимума .  Эту величину полезно знать 
при  расчете а втономной турбины ЖР Д, хотя, как правило, расчетное значение 
и/са д а втономных турбин меньше оптимальной величины. 

Если подставить выражение для опти�r альной длины лопатки и соответ
ствующей оптимальной степени парциальности в формулу (4. 1 22) , то полу
чим выражение для оптимального (максим ального)  к.  п. д. турбины при оп
тимальной степени парциальнрсти. Этот к. п .  д. будет зависеть от отношения 
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и/са � · При определенном значении и/Сад  оптимальный к. п. д. достигнет мак
сю1 у�I а .  Это значение будет оптимальным [ ( и/сц ) ор t] при оптимальной степе-
ни n а рциальности Eo p t .  • • 

в связи со сложностью связен наитп ана.1итическое выражение для 
(u/ca :r. ) o p t з атруднительно . Поэтому величина ( и/Са д )  o p t определяется графи
чески : для ряда значений и/са д рассчитывается оптимальная высота лопатки 
по формуле (4 . 1 32) , а затем и оптимальное значение к. п. д. По максимуму 
опти�1 альноrо к . п. д. определится ( и/Са д )  o p t · 

Н а рис.  4.58 представлены рассчитанные таким образом значения 
( u/Ca :r. )  o p t  для активной одноступенчатой турбины с бандажом. Там же при
ве.:�ены 1 1  значения оптим ального к. п .  д. Чт o pt  (при Eop t ) , и максим ального 
к. п. д. Т\ т m a x [при Eop t  и ( и/са д )  o p t] . Эти зависимости можно использовать 

12 78 Zll JO 36 'IZ '18 54 .�sт 

Рис. 4.59 .  Зависимость оптим альной степени пар
циальности Eopt от коэффициента быстроходности 
n. т  и и/сад для одноступенчатой активной турби-

ны при Ь= 0,04 и �=0 

при приближенных расчетах активных одноступенчатых турбин с бандажом, 
имеющих параметры :  а.= 1 5°-+-20° ; Mw, :;;;;; 1 ,5;  Re ""' 5  · IOS; <р=0,93-+-0,95; Ь= 

= 0,03-+-0,05; Р.за з = 0,4-+-0,6; t 0,55-+-0,65; Ь б а вд/Ь = 1 , 1  + 1 ,3. 
Остановимся на анализе зависимостей, приведеиных на рис. 4.58. В идно, 

что на параметры турбины и ее эффективность оказывает существенное влиР.
ние коэффициент быстроходности турбины n•т· При увеличении nsт возраста
ют к. п.  д. турбины, оптимальная степень парциальности (рис. 4.59) и 
(и/Са д )  op t  (рис . 4.58 и 4.60) . 

При малом зазоре между колесом и корпусом,  начиная с nsт = 50-+-60, 
оптимальная степень парциальности становится равной единице (см. рис. 4.59) . 
Такое влияние ns т является следствием того, что увеличение nsт связано с 
ростом объемного расхода газа и падением адиабатной скорости [см форму
лу (2. 1 85) ] .  А так как для подвода газа большего объемного расхода с мень
шей скоростью требуется большая площадь, то это ведет к увеличению сте
пени парциальности и к уменьшению потерь, вызываемых парциальным под
водом. 

Увеличение nsт  м ожет быть вызвано увеличением угловой скорости коле
са оо. А это значит, что при прочих равных условиях (и = const; Caд = const) 
должен уменьшиться диаметр колеса Dc p и,  следовательно, степень парциаль
ности, опять-таки, возрастет. 

Следует отметить, что при м алых значениях и/са д влияние nsт на  вели
чину оптимального к. п. д. менее существенно. Это объясняется тем, что при 
малых значениях и/са д доминирующую роль играют потери с выходной ско
ростью и профильные потери лопаток колеса (большой угол nоворота потока) .  
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Как и едедавало ожидать, с увеличением зазора к. п. д. падает (см . 
рис. 4. 60) . К п адению к. п. д. будет приводить увеличение ширины лопаток 
колеса в основном из-за увеличения вторичных потерь в решетке и потерь, 
связанных с п арциальн<>стью. При увеличении Ь и "6. оптимальная высота ло-
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Рис. 4.60. Расчетная зависимость эффективного к. п . д. 
одноступенчатой активной турбины от и/са д  при раз
�ичных значениях коэффициента быстроходности ns т 

и относительного зазора � ( а 1 = 1 7°) 

патки возрастает. В турбинах без бандажа,  из-за большего влияния зазора 
на потери,  оптимальная длина лопатки будет больше, а к .  п .  д. меньше, чем 
в турбинах с бандажом. При  проектировании турбины (см. далее разд. 4.8.2) 
зависим ости , приведеиные на р ис.  4 .  58, позволяют оценить без проведения под· 
робных расчетов к. п. д. турбины при абсолютной ширине лопатки Ь и абсо
лютной величине зазора L\, выбир аемых из условий технологии и условий ра· 
боты конструкции. 

4. 6. М НО ГОСТУ П Е НЧАТ Ы Е  ТУР Б И Н Ы  

В технике широко пр именяются многоступенчатые турбины . 
В ЖР Д с цеJiью поJiучить Jierкиe и простые конструкции стар а · 
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ются применять одноступенчатые турбины, но в ряде случаев и 
здесь оказывается целесообразным пр именять многоступенчатые 
тур бины. Р ассмотр им основные виды многоступенчатых тур бин . 

4.6. 1 .  М Н ОГОСТУП ЕН ЧАТАЯ Р ЕА КТ И В НАЯ ТУР Б И НА 

Многоступенчатая реактивная тур бина представляет собой 
ряд пос.11едовательно установленных реактивных ступеней. Н а  
рис .  4 .  6 1  схем атически показано  меридиональное сечение трех
ступенчатой реактив1ной тур бины и дана •р азвертка цилиндриче· 
ского сечения,  выявляющего форму лопаток. Над меридиональ
ным сечением показано из-
менение давления газа р и 
скорости с по длине проточ
ной ч асти . 

Общий перепад давле
ний делится между ступе
нями .  В к аждой ступени 
можно обеспечить ср авни-

р 

Рис. 4 .6 1 .  Схема трехсту· 
пенчатой реактивной тур

бины 

Рис .  4.62. Изображ�ние в координатах 
i - s процесса в трехступенчатой реак

тивной турбине 

тельно небольшие скорости протекания по проточной ч асти. Это 
уменьш ает гидр авлические потери и позволяет получить высокий 
коэффициент полезного действия .  В соответствии  со степенью 
реактивности изменяется относительн ая скорость в канал ах 
р абочего колеса .  Высокий к. п .  д. является основным преимуще
ством таких турбин .  Выходная кинетическая энергия первой 
и промежуточной ступеней используется в последующей ступени.  
Энергия, подсчитанная по выходной скорости последней ступени , 
представляет собой потери в турбине с выходной скоростью. 

Н а  рис. 4 .62 изобр ажен процесс в i-s-диаграМ'ме для трех
сту<пенчатой реактивной ,;гур би�ы. Н а  рис. 4 .62 отмечены ади-
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абат.ная  и окружная  ра боты всей тур бины и каждой из ступеней .  
Для промежуточной ступени начальной энтальпией следует счи 
тать энтальпию газа  на  выходе из предыдущей ступени, подсчи-
танную по заторможенным параметра·м .  

Если принять, что адиабатные работы каждой ступени оди-
наковы (L:д 1 =  L:д/z) ,  то все ступени будут р аботать при 
одинаковом отнош ении и/садi , где Сад 1 = V 2L:д ; . Тогда при 
одинаковых степенях реактив1ности окружные к. п .  д. ступеней 
будут одинаковы и, с.тrедовательно, будут одинаковы окружные 
р а боты (Lu1 = L:д 1nJ . Окружная р абота турбины, опре
деляем ая как сумм а  р а бот ступеней, будет равна : Lu = zLui ,  а 
коэффициент работы 

(4 . 133) 

Для ступени  с реактивностью Qт = 0,5 на режиме (ufcaд i )"'u rnax 
( при c2u =0) величин а Ct u =U  (ем .  рис . 4.47) , поэтому в соот
ветствии с формулой (4. 1 07) Lи'l umax = 1 . Тогда для м ногоступен-
чатой реактивной турбины с такими ступенями  коэффициент ок
ружной р а боты будет р авен числу ст)l!пеней : 

Z - z " '�и rnax - ' (4. 134) 

В общем случае ,  при отношении и/садi. р авном отно
шению и/сад одноступенчатой турбины с той же степенью 
реактивности , коэффициент окружной р аботы многоступенча 
той турбины будет в z раз  больш е, чем для одноступенчатой 
тур бины.  Однако он  будет соответствовать меньшему, чем у од
ноступенчатой тур бины отношению и/сад. подсчитанному по всей 
адиа,бат.ной р аботе многоступенчатой тур бины (сад = VU:.:) : 

и и - = -=- -- .  
Сад V Z Сад i 

(4. 135)  

На рис. 4. 63 показавы зависимости коэффициента окружной 
работы Lu от и/сад для двух- и четырехступенчатой реактивных 
турбин (Qт = 0,5) ', полученные пересчетом с помощью формул 
(4 . 1 33)  и (4. 1 35) соответствующей зависимости для одноступен
чатой турбины ( см .  рис .  4.49) . 

Из р ис .  4.63 видно,  что :при  большем числе ступеней много
ступенчатая реактивная турбина позволяет получить большую 
окружную р а боту, в частности, в области м алых отношений 
и/сад. что необходимо в случае автономных турбин ЖРД. Однако 
увеличение числа ступеней усложняет констру:кцию и увеличи 
вает массу турбины, что нежелател ьно .  Помимо этого, многосту
пенчатой реактивной турбине соответствует большое осевое уси
лие, действующее на ротор .  Указанные недостатки привели к 
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тому, что Мiноrоступенчатые реа.ктивные турбины не нашли при
менения в ЖР Д. 

Iu. 
20 

16 

• !Z 

8 

о 

г-- Z = Ч  

tt:-z=-Z 
� 

\ \ 
) ,\ 

z -=- 1  � 
1 ...... - -

o. z  о,ч 0, 6 �д 
Рис. 4. 63. З ависимости коэффи· 
циента окружной работы Lu от 
и/сад  для реактивных турбин 
(Qт = 0,5) с разным числом 

ступеней 

: 

Рис. 4.64. Схема активной 
турбины с двумя ступе· 

нями давления 

4.6.2. М Н О ГОСТУ П Е Н ЧАТ Ы Е  А КТ И В Н Ы Е  ТУРБ И Н Ы  

Значителыно больший интерес для использования в Ж Р  Д 
представляют мноrостУJпенчатые активные турбины.  Многосту
пенчатые активные тур бины можно подрi:lзделить на два вида : 
активные тур бины со СТУJпенями давления и активные турбины 
со .ступенями скорости.  

4.6.2. 1 .  Активные турбины со ступенями давления 

Рассмотрим схему ус11ройства активной турбины  со ступеня
м и  давления и протека·ние  процесса в ней . Н а  рис .  4.64 пр иведе
на схема активной турбины с двумя ступенями давления .  Такую 
турбину образуют последовательным сочетанием двух активных 
ступеней.  

Изображение процесса в i-s-диа.грамме  для такой турбины 
дано ·н а  рис .  4 .65. Отмечены отрезки, ·соответствующие адиабат
ным и о�ружным работам  всей турбины и отделыных ее сту
'пеней. 

Окружной к .  п . д. та:кой турбины определяется соотношением 
_ Lu _ Lui + Lu 1 1  ТJ�� - т - L '" . ад ад 

( 4 . 136) 
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К. п .  д. такой турбины может быть выше, чем к. п . д. односту
пенчатой активной турбины,  так как скорости протека·ния в про
точной части двухступенчатой турбины будут :меньше. Исполь
зование выходной скорости первой ступени также повышает 
к .  п. д. тур бины. 

Гидравлические потер и в а1ктивной тур бине со ступенями 
давления будут больше, чем в реактивной тур бине, рассчитанной 
на  тот же переп ад давлений, так как 
в реактивной тур бине скорости течения 
будут м еньше. В ю>тивных ступенях дав
ления р абочее колесо не испытыв ает 

Рис. 4.65. Изобр а жение в координа
тах i - s nроцесса в активной турби

не с двумя ступенями давления 

большого осевого усилия .  По  ср авнению 
с конструкцией одноступенчатой актив
ной турбины, конструкция двухступенч а
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Рис. 4.66. Зависимости 
коэффициента окруж-
ной работы [,. от 

и/Са д :  
J-двухступенчатав ак
тивная турбина со сту. 
пенями давления; 2-
двухступенчатаи реак· 
тивнаи турбина (Q т =0,5) 

той турбины более сложная и такая турбина  имеет большую 
м ассу. Недостатком таких турбин является возможность утечки 
между ступенями .  

При р авенстве работы каждой ·ступени,  имея в виду, что ко-
эффициент окружной работы для ·ступениiUТju max =2 ( при C2u =0) , 
получим , что коэффициент окружной работы активной тур бины 
со ступенями давления на  режиме осевого выхода из каждой 
ступени р авен удвоенному числу стуrпеней : 

Lu." = 2z. ( 4.  137) · ·и  max 
Крэффициент окружной р аботы для активных турбин со сту

пенями давления р астет пропорционально чисJiу ступеней в пер-
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вой степени и в два раза  превышает коэффициент окружной ра 
боты для турбины с реактивными ступенями на режиме с2 и = 0 
[о1 . формулу (4 . 1 34 ) ]. 

Для других режимов коэффициент окружной работы для ак
тивной турбины со ступенями давления можно оценить по вел и 
чине Lu для активной ступени  ( Qт = О) ( см .  рис.  4 .49 ) , используя 
соотношения (4 . 1 33 )  и (4 . 1 35 )  для 'реактивной многосту,пенча т ой 
турбины,  так как активная тур бина со ступенями давления яв
ляется ее частным случаем (Qт = О) . 

Н а рис .  4 .  66 приведены зависимости Lu от и/сад для двухсту
пенчатой активной турбины ·со сту!Пенями давления и для двух
ст;шенчатой реактивной турбины. Видно ,  что в области м алых 
отношений и/сад активная тур бин а  со ступенями давления поз 
воляет получить большие значения 'Коэффициента ра боты, чем 
многоступенчатая реа ктивная  тур·бина с тем же числом ступе
ней . 

Из многоступенчатых турбин на ибольшее распространение в 
ЖР Д получили а ктивные тур бины со ступенями скорости. Как 
будет показано ниже, эти тур бины позволяют получить при  том 
же числе ·стуiПеней большие значения .коэффициентов р аботы в 
области низких значений и/сад, чем М'Ногоступенчатые реактив
ные ту,рбины и активные турбины со ступеням и  давления .  Низ
кие значения и/сад, как уже неоднокра11но отмечалось, соответ
ствуют автономным тур бина м  ЖР Д.  

Р а·ссмотри м  активные турбины со ступенями скорости более 
подробно.  

4.6.2.2 .  Активные турбины со ступенями скорости 

А.  ИЗОБРАЖЕНИЕ ПРОЦЕССА В i-s-ДИАГРАММЕ 
ТРЕУГОЛЬНИКИ СКОРОСТЕй. ОКРУЖНАЯ РАБОТА 

Схема а1ктивной тур бины с двумя СТ)Лпенями скорости приве
дена ·на рис . 4 .67.  Расширение .газа  происходит только в одном 
сопловом аппарате. После лопаток 'первого ряда стоят непод
вижные лопатки ('направляющий  аппарат) , поворачивающие по
ток газа так, чтобы он обтекал без удара следующий ряд рабо
чих лопаток. Оба ряда ра бочих решеток для облегчения конст
рукции тур бины обычно бывают укреплены на о боде одного 
диока ( см .  рис .  4 .67 ) .  Все решетки,  Кiроме решетки соплового ап 
парата, - а,ктивного действия .  Для идеалынога случая W н  = Wzi 
И Wнт = W2II· 

В о  второй ступени используется кинетическая энергия газа ,  
выходящего из первой ступени .  Гидравлические потери в такой 
турбине велики, так ка.к скорости течения газа по решет:кам  
большие, но потери с выходной окоростью снижаются по сравне
нию с 'потерями в одноступенчатой турбине .  

На р ис .  4 .68 изобр ажен в i-s-диатрамме  процесс в активной 
турбине с двумя ступенями скорости. Действительный проце�с 
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показан линией , соединя ющей точки 0-1-2-3-4. Л иния 0-1 
соответствует процессу в сопловом а:ппарате ; L"  - потери энер
гии в сопловом аппарате. Как и для одноступенчатоfi турбины, 

L" =(  1 - i?2) L=д ·  ( 4 .  1 38) 
Процесс в межлопаточных каналах первого ряда рабочих .тю

паток изображен линией 1-2. Повышение энтальпии i 1-i2 = L ·Jt t , 
где L Ф I - потери энергии при течении в первом ряду ра бочих 
лопаток: 

'11'2 
L ( 1 1 2 ) 2алl 

} 1 = - '�1  -- . 
2 

( 4. 139) 

Рис. 4.67. Схема активной 
турбины с двумя ступе

нями скорости 

Рис. 4.68. Изображение в координа
тах i - s процесса в активной турби

не с двумя ступенями скорости 

Линии 2-3 соответствует процесс в :наmравляющем аппара 
те, т. е. процесс течения .газа  при постояiН<но м  давлении с повы
шением энтроnии  и энтальпии за  ·счет работы трения .  В канале 
постоянного сечения осуществляется 1поворот потока .  Введем по 
нятие о скоростном коэффициенте ·направляющего аппарата 
Фн.а : 

Фн .а =� • (4 .  140) 
Сз ад 

Получим , что потери  энергии :при течении в межлопаточных 
каналах на правляющего а•ппа р ата 
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П роцесс течения по межлопаточным каналам второго ряда 
ра бочих лопаток при постоянном давлении изображается в i-s

ди агр амме  линией 3-4 . Соответствующая потеря  энерги и  во 
втором ряду р абочих лоп аток 
обоз н ачен а L<J; I I :  

2 

( . 2 )W2ад 1 1  4 142) L -2, 1 1 = 1 - .ФI I � · ( · 
Окружная р абота  в сей тур 

бины Lu н айдется как  Р аз-
· * 

ность начальной энтальпии t о 

и энтальпии в точке 5, соответ
ствующей з аторможенному со
стояни ю г аз а , после р абочих 
лоп аток второй ступени :  

L 
... . 

u = to - ls .  

Разность энтальпий is-i4 

соответствует выходной ско
ростной энергии,  котор ая опре
деляет потери с выходной ско
ростью всей тур бины.  

Ра бота первой ступени опре
деляется по р азности н ач аль
ной энтальпии и энтальпии з а
торможенного г аза  н а  выходе 
из первой ступени .  Выходная 
скоростная энергия с� 1 /2 , яв
ляясь потерей для первой сту
пени , предст авляет собой р ас
пол агаемую энергию для  вто
рой ступени . 

Р абота второй ступени най
дется как  р азность энтальпий 
в точке 2* и в точке 5. По су
ществу, установка второй сту
fпени является одним из спосо
бов использования потерь 
�нергии с выходной скоростью. 
!Если скорость на выходе из 

Рис .  4.69. Схема активной турбины 
с тремя ступенями скорости 

второй ступени достаточно велика ,  то можно установить еще ряд 
н апр авляющих и ряд р абочих лоп аток. Т акая турбина  будет 
трехступенчатой ,  с тремя ступенями скорости ( рис.  4. 69) . 

В ЖР Д трехступенчатые турбины обычно не пр именяют из-за 
заметного усложнения конструкции и увеличения м а·ссы турби
ны, хотя .коэффициент Lu окружной р аботы такой турбины,  :ка к  
будет показано в дальнейJUем, велик .  
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Проследим  построение треуголыников окс�ростей для ту·рбин  
со ступенями  скорости на  примере активпои турбины с двумя 
ступенями скорости ( рис. 4 .70 ) . Угол а 1  - угол наклона  струи, 
вытекающей из  соплового аппарата, - задан.  Величина скоро 
сти сн определяется по заданной .величине адиабатной р а боты 
и скорос'Гному коэффициенту сопел :  

(4 . 143) 

ВычитаЯ векторно  из с 1 1 окружную скорость и, найдем вели
чину и направление скорости w п. Входные кромки лопаток дол-

r-------- (C ru  - Czu )  "-' L u r  ------i 

Рис. 4.70. Треугольники скоростей для активной турбины с дву
мя ступенями скорости 

жны быть ориентированы в соответствии  с углом /} 1 • В рабочих 
лопатках .первого р яда происходит поворот потока .  В ыходной 
угол лопаток равен входному или несколько меньш е  него . Ско
ро·сть w21 м еньше wп из-за наличия потерь :  

(4 . 1 44) 

(4 .  1 45) 
Скорость н а  выходе из первой ступени с21 найдется вектор 

Н Ы l\1 вычитанием окружной скорости и из w21 .  
Направляющий аппарат  осуществляет поворот потока .  Углы 

лопаток :н аправляющего а.ппар ата определя ются углом а21, где 
а21 - угол на.клона вектора  с21. В ыходной угол напр авляющего 
аппарата выполняется р авным входному углу или меньш е него 
для устранения диффузор.ности течения .  П о  величине сш мень
ше, чем с21 из-за .наличия потерь:  

( 4 . 1 46) 
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Для второй ступени сш будет а бсолютной екоростью потока 
на входе. Построение треугольника скоростей для второй ступе
н и производится аналогич•но построению треугольника скоростей 
для первой ступени .  Профили лопаток второй ступени ыенее 
изогнуты, так как они осуществляют меньший поворот потока.  

Ра бота первой ступени будет ·пропорциональна отрезку 
( С 1 uJ-C2ui ) : 

( 4 .  147) 

Lu 1 1 = u (cl ui i - C2u i i ) · ( 4 .  148) 

Соответственно окр ужная ра бота стуленей может быть под
считана и по окружным проекциям  относительных скоростей : 

ил и 

Lul = U  (oze!l u l - w2ul ) ; 

Lu l l =U (w1ul l - 'lel2u 1 1 ) .  

Работа всей  тур бины соответственно будет равн а :  

Lu = Lul + Lин = U (Ctul - C2u1  + clul l - C2ul l ) , 

(4 .  1 49) 

(4. 150) 

(4 . 15 1 )  

Lu = U (Wlui - W2иl + wlui i - W2u l l ) . (4. 152) 

Все окружные проекции скоростей рассматриваются как век
торы. 

Б. ОКРУЖНОй К.П.Д. 

Окружной к. п .  д. определяется соотношен ием ( 4 . 1 36) . Про
в едя вывод, аналогичный выводу формулы ( 4 .97) , и принимая 
ФI = Фн.а = фп = ф для симметричных лопаток, получим 

'11u = 2 � ( 1  + �) [( 1 + �2) (ер cos а1 - ...!!... ) - (1 + �) ...!:.__] . ( 4 .  1 53) С м  С м C u 

Взяв первую .производную от выр ажения (4 . 1 53 )  и прир авняв 
ее нулю, при ф = 1 получим 

( :J т,u max 
= cos :1 • ( 4 .  1 54) 

Это же соотношение можно получить наглядно из р а.сс l\ютре
ния треугольников скоростей, 1построенных без учета потерь в 
лопатках и симметрич·ных профилях. 

Для тур бины с двумя ступенями скорости такой треугольник 
скоростей приведен на  р ис .  4 .7 1 .  

При выбранных условиях : w1 1 = w21 ; cl i i  = с2 1 ;  и• 1 1 1  = w21 1 ; 
C2u1 1 =0 , 
из треуголыников скоростей получим 

. сн cos а1 =4 и, 
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или 

( 
и 

) 
cos а 1 

� "'u max = --4-

Для z ступеней соответственно получим  ( и ) cos а1 

�c"'j' 'i u шах = � • (4 .  1 55) 

�с iZW 'c2r и wu Ctr и W11 С 111 "" W r JI  ZJJ Zll 

Рис. 4.7 1 .  Треугольники скоростей для активной турбины с 
двумя ступенями скорости,  с симметричными лопатками,  при 

отсутствии потерь  

Н а  р ис, 4 .72 приведены расчетные кривые окружного 'К .  п .  д .  для одноступенчатой активной турбины (/ ) , а ктивной турбины с двумя сту;пенями скорости ( // )  и активной турбины с тремя сту· 
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u/c1  и угла а1 для активных турбин с различным 

числом ступеней скорости 



пенями скорости (///) .  Кривые рассчитаны для различных уг
лов наклона  сопловых лопаток а 1 •  Коэффициент <р при .нят ра в
ным 0,95; .коэффициент 'Ф принят переменным в зависимости от 
изгиба nрофиля.  (Значения 'Ф взяты несколько заниженными ; 
современные турбины часто имеют большие величины к. п .  д . ,  
чем те, !Которые приведены 1на гр а фике) . Оптимум к. п .  д. по 
u/c 1 с увеличением числа ступеней сдвигается влево. 

Чем больше число ступеней, тем большим можно выбирать 
угол а 1 •  Это о бъя1оняется тем, что доля потерь с выходной ско
ростью ( определяемой осевой составляющей скорости, завися
щей от угла а 1 ) снижается с увеличением числа ступеней, а из
гиб профилей уменьшается с увеличением угла а1 ,  следователь
но, значение 'Ф лопаток уве,rшчивается, что особенно заметно в 
м ногостУJпенчатых турбинах .  

В. КОЭФФИЦИЕНТ ОКРУЖНОй РАБОТЫ 

На рис .  4. 73 приведены з ависим ости коэффициента окружной 
работы Lu от и/сад для активных ту·рбин с одной, двумя и тремя 
ступенями скорости, рассчитанные с помощью формулы ( 4 .  1 08) , , 
по данным, при·веденным на  рис. 4 .72 ( а 1  = 25°) . 
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Рис. 4 .  73. Зависимости коэффициента ок· 
ружной работы Lu ОТ U/Ca;r, ДЛЯ турбин 
с различным числом ступеней скорости : 
/--одноступенчатая турбина; //-турбина 
с двумя ступенями скорости; 1//-турбина 

с тремя ступенями скорост11 
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Рис. 4.74. Зависимости 
коэффициента окруж· 
ной работы Lu от 
и/Саn для двухступен-

чатых турбин: 
/-активная турбина со 
с тупенями скорости ;  2-
актнвиая турбина со  
ступенями давления: - В
реактивная турбина 

( Qт =0,5) 
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В области малых значений и/сад, т. е. в обл асти р а бочих ре
жимов автоном•ных турбин ТНА ЖР Д, значения .коэффициентов 
окружной ра боты для многоступенчатых турбин  со ступенями 
скорости значите.т1ьно превышают значение коэффициента р а бо
ты д.1я  одноступенчатой активной тур бины.  Это превышение воз
растает с увеличен ием числа  ступеней . Одн ако из соображений 
минимального усложнения  конструкции и минимального увели
чения массы число ступеней н е делают больше двух . 

На рис .  4 . 74 да.но сравнение коэффициентов окружной р або
ты двухступенчатой тур бины со .ступенями скорости ( 1 ) с двух
С'Т}'iпенчатой реактивной тур биной ( Qт = 0,5) (3) и с двухступен
чатой активной тур биной со ступенями давления (2) . Видно, что 
при малых значениях и/сад, свойственных автономным турби 
нам,  преимущества имеет тур бина со •ступенями  скорости ; поэто
му этот тип двухступенчатой турбины .нашел применение в ТНА. 

Г. ЭФФЕКТИВНЫй К.П.Д. АКТИВНОй ТУРБИНЫ С ДВУМЯ 
СТУПЕНЯМИ СКОРОСТИ 

Эффективную мощность активной турбины с д.вумя ступеня
ми скорости можно предста вить .как сумму эффективных мощ
ностей первой (NI) и второй (Nп) ступеней : 

(4 . 156) 
Мощности N1 и N11 можно выразить следующим обр азом : 

N1 = GLu 1 - Gy1Lu1 - Nтр . д i - Nтр. б i - N. 1 = 
= (G - Gyi ) Lu i - Nтр . д i - Nтр . б i - N. I ; 

JVв =(G - Gyн) Luн - Nтp. д l l - Nтp - б i i - N.н . 

(4 . 157) 

(4 . 158 )  

Если ступен и  выполнены с одинаковой степенью 111 арциально 
сти е и имеют одинаковые оредний диаме11р , ширину и высот�� 
лопатки KOJleca и Ширину бандажа , то, 1пр енебрегая р азличием 
в плотностях газа ,  можно записать (;при двух диоках) , что 
Nтр.дi = Nтр.дп = Nтр.д ; Nтр.бi =  Nтр.бп = Nтр.б ;  N. I =N.в =N • . 

Тогда ,  принимая утечки в первой и второй ступенях одина ко
выми,  получим 

Nт = (G - Gy) Lu - 2Nтp . д - 2Nтp . б - 2N. ,  (4 . 159) 

где Lu = Lи l + Lи н ·  
Разделив соотношение (4 . 1 59 )  н а  GLaд. получим выражен ие 

для эффективного к. п .  д. двухступенчатой турбины со ступеня 
ми скорост и :  

Чт = У!рf1u - 2�тр . д - 2�тр . б - 2�. , (4 . 160) 

где 'I'Jp - расходный к. п .  д. ,  определяемый с •помощью фор мулы 
(4 . 1 1 1 ) ;  
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Ч и - окружной к. п. д. тур бины, определяемый по фор муле 
(4 . 1 53 ) ; 

� - коэффициенты потерь, подсчитываемые по формулам 
(4 . 1 25 ) , (4 . 1 26) и (4 . 1 27 ) . 

Выражение· (4 . 1 60 )  аналогично фор·муле (4 . 1 22 )  для эффек
тивного к .  п .  д .  одноступенчатой активной турбины.  Так же, как 
и в случае  одноступенчатой тур бины, расходные :потери  и диско
вые потери ( потери на трение диска и бандажа и потери ,  связа н
ные с 'Пар1Циальностью) смещают максимум эффективного к. п .  д. 
от максимума окружного к 1п . д. в сторону меньших з'начений 
и/сад ; смещение тем больше, чем меньше степень парциальности 
Е .  

С увеличением высоты лопатки к .  п .  д.  решет,ки (в результате 
снижения вторичных :потерь) и ·р а сходный к .  п. д .  турбины fJp 
будут возрастать, а потери на  :парциальность будут увеличивать
ся,  так как в уменьшае11ся .  Поэтому, ·Ка:к и в случае  односту.пен
чатой тур бины ( см .  р азд. 4 .5 .4 .2 ) , должна существовать опти
мальная степень  парциальности,  mри которой эффективный , 
к . п .  д. будет максимальным . 

Мощность второй  ступени составляет меньшую часть мощно
сти турбины.  Большая часть  мощности п риходится на ,первую 
ступень .  Поэтому оптималыную высоту лопа11ки ( о:птималыная 
степень парциальности)  'будем определять по первой с·тупени, 
принимая высоты лопаток первой и второй ступеней одинаковы
ми. То:гда ,  в зависимости от коэффициента быстроходности тур 
бины с о  ступенями -скорости (он численно ·р авен коэффициенту 
быстроход'ности первой ступени ) ,  в зависимости от о'Гношения 
и/сад и других параметров, оптим альная высота лопаток •КОлес 
определится по формуле (4 . 1 32 ) . 

На рис . 4 .75 представлены значения оптимального к. п .  д .  
f]т opt (!При Eopt ) , максимального к.  'П . д.  f]т  max �при Eopt и 
( и/сад ) орt] и оптим ального отношения и/сад для а ктивной двухсту
пенчатой тур бины со ступенями  ·скорости ,  раосчитанные с помо
щью фор мул (4 . 1 60 ) и (4 . 1 32 ) .  Эти зависимости можно исполь
зовать при приближенных расчетах (a t = 1 3°-;-20° ;  Mw, c < 1 ,5 ;  
Re = 5 · 1 05 ; ер = 0 ,93-;-0,95 ; Ь = 0,03--;-0,05 ; f.Lзаз = 0,4-;-0,6; l = 

= 0,55-7-0,65) . 
Из ·рис .  4. 75 видно, что увеличение nsт ведет к повышению 

к .  п .  д .  турбины.  Причем , увеличение к .  п .  д. больше при боль
ших значениях и/сад- Та,ким образом, влияние nsт в данном слу
чае а налогично его влиянию для одноступенчатой а ктивной тур
бины ( см .  р азд.  4 .  5 .  4 .  2 ) . 

Н а  рис .  4 .76 представлены р а,счетные зависимости окруж·ного 
к.  п .  д.  f] u, эффективного к .  п .  д. Чт и :коэффициента эффектив 
ной р а боты Lт ( пр и Eopt )  для Од'ноступенчатой активной тур би
ны ( индекс «1» )  и двуJ(jступенчатой а,ктивной тур бины со с тупе
нями скорости (индекс « 1 1 » )  при  nsт = 48. 
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Максимальное значение эффективного к. л. д. парциальной 
двухст:у�пенчатой турбины со ступенями скорости при малых nsт 
может быть близким к значению ма:ксимальното эффективного 
к. п .  д. ,!J арциальной одноступенчатой активной тур бины ( или 

�т i (c�д ) O !J u  Г"- =0,20 
..---'-'-- - - ад ---т--"tjтmo.x  .-:. L� -!--

0, 6 о 25 ��77/ i 0, 15 

�v � т о р t  
0,5 tk" 0 1 

! 1 \  
0,4 1-----!---+-,f-+-2\----+-+-1 о о 7 5 

1 

O, l  6 1Z  

72 1 8  24 J D  J б  4 Z  п 5 т  

о) 

Рис. 4.75. З ависимость 
оптимального к. п .  д. 
(сплошные линии) от 
коэффициента быстро
ходности nsт И и/Сад 11 
зависимости максималь
ного к. п . д. (пунктирная 
линия) и оптимального 
отношения и/са д (штрих
пунктирная линия) от 
коэффициента быстрохо.в;
ности nsт  для двухсту
пенчатой активной тур
бины со ступенями  ско-

рости :  

a-!i �O; 6-;i'�o,O I ;  в-;i'"� 
=0,02 

даже больш е  него) . Это объясняется тем , что коэффициенты 
потерь �. , �тр.д и �тр.б (дисковые потери)  на оптимальном ре
жиме двухступенчатой турбины меньше, чем на  оптимальном ре
жиме  одноступенчатой турбины.  Коэффициенты � . , �тр.д и �тр.б 
уменьшаются пропорционально кубу отношения и/сад [cl\I . форму
лы (4 . 1 25) , (4 .  1 26) и (4 . 1 27 ) ]. 
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Оптимальные режимы двухсrупенчатой и односrупенчатой 
турбин отлича ются >по и/сад примерно в два раза . Поэтому зна
чения коэффициентов � . , �тр.д и �тр.б н а  оптим альном режиме  
для двухступенчатой тур бины будут примерно в восемь раз  
меньше, чем для одноступенчатой .  Принимая во внимание ,  что 
двухступенчатая тур бина и меет два ра бочих венца, получим,  что 
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Рис. 4.76. Расчетные зависимости окружного 
к. п. д. Т) u ,  эффективного к. п. д. 1J т и коэффи-
циента эффективной работы Iт от и/Са д для 
одноступенчатой активной турбины (индекс 
« l » )  н двухступенчатой активной туровны со 
ступенями скорости (индекс « 1 1 » )  при nsт = 48 

относительная  величина дисковых потерь  в двухступенчатой 
турбине 1н а оптимальном режиме будет примерно в четыре  раза  
меньше, чем в односту<пенчатой. 

Уменьшение дисковых потерь может компенсировать умень
шение окружного к. :п . д. двухстУJпенчатой тур бины по сравнению 
с его значением для одноступенчатой тур бины. Это приведет к 
тому, что м ежду максимальными к. n .  д. двухступенчатой и од
ноступенчатой турбин будет лишь небольшая разница или даже 
максимальный к. п .  д. �вухступенчатой тур бины поревысит мак-

435 



симальный к. п .  д. одноступенчатой тур бины .  Это особенно �про
являе11СЯ 'При м алых значениях nsт ,  ,когда степень парциальности 
е мала [см .  формулу (4 . 1 30) ], и поэтому относительная веJ1ичина 
дисковых ,потерь ве.rшка .  

Из рис .  4 .76 следует, что при малых значениях и/сад двухсту
пенчатая  тур бина со ступенями скорости ю1еет больший коэф
фициент эффективной р аботы , чем одноступенчатая а ктивная 
турбина .  Расчеты показывают, что преи:v1ущества двухступенча 
той тур бины проявляются при  и/сад < О,2---;-0,2� ( меньшие значе
ния �соответствуют меньшим nsт и большим д) . Поэтому в ука
занной области значений и/сад предпочтительнее применение 
двухступенчатых тур бин со ступенями скорости в качестве авто
номных тур бин ЖР Д, чем активных од,ноступенчатых тур бин .  

4.6.2.3. Одновенечные многоступенчатые активные парциальные 
турбины 

Одновенечные а1ктивные турбины с м алой степенью парциаль
ности могут быть выполнены в виде тур бин со ступенями сжоро
сти и тур бин со сту,пеня ми давления .  Одновенечные активные 

тур бины со ступенями скорости применя
лись для ТНА в одних из первых ЖР Д 
(см .  р аботу [ 1 43]) . 

Конструктивная схе м а  одновенечной 
активной тур бины с двумя ступенями 
скорости приведена на рис .  4 .  77 .  Роль 
н апр авляющего апп ар ата в такой тур 
бине игр ает поворотный канал .  При ме
неине таких тур бин показ ала, что их 
к .  п .  д. низок из-за больших гидравличе
ских потерь в поворотном канале  и уте
чек в осевых зазор ах. При м алых степе
нях п арци альности т акая турбина  все
таки может иметь преимущества перед 
обычной турбиной с двумя ступенями 
скорости , т ак как потери ,  связ анные 
с п арци альным подводом ,  в ней будут 
м еньше;  кроме  того, т ак ая турбина  и меет 
меньшую м ассу конструкции .  

При особенно м алых степенях п ар 
ди альности одновенечная турбина  мо
жет быть выполнена с тройным под

водом газа , т. е .  по существу, в виде тур бины с тремя ступенями 
скорости . 

Рис. 4. 77. Схема одно
венечной активной тур
бины с двумя ступенями 

скорости 

При больших отношениях давлений ( б >  1 00 )  и м алой степе
ни парциалыюсти могут быть использованы одновенечные тур 
бины со ступенями давления . Такие тур бины нашли применение 
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в ·качестве вспомогательных турбин для самолетов и ракет (см . 
работу [ 1 35] ) .  

Конструктивная схема такой тур бины приведена н а  ·р ис .  4 .78 .  
Пунктирными линиям и со стрелками обозначены возможные 

Рис. 4.78. Схема одновенечной активной турбины с двумя ступе
нями давления 

направления утечек. Существенным эксплуатационным недостат
ком такой турбины являет:ся большая  утечка р абочего тела че
рез осевой и радиальный зазоры .  З азоры 1Приходи"Гся выполнять 
чрезвычайно м алыми, что связано с существенными конструктив
ными трудностями .  

4.6.3. Б И РОТАТ И В Н Ы Е  ТУР Б И Н Ы  

4.6.3. 1 .  Активная биротативная турбина с двумя 
ступенями скорости 

В разд. 4.6. 1 и 4.6.2 были рассмотрены многоступенчатые турбины, в кото
рых рабочие лопатки всех ступеней вращаются с одинаковой (по величине и 
направлению) угловой скоростью. Но в турбонасосных агрегатах ЖР Д целесо
образно иметь разные угловые скорости для насосов, nерекачивающих окисли
тель, и для насосов, перекачивающих горючее. Для перекачки окислителей, 
в связи с кавитацией, обычно м ожно задавать меньшие - угловые скорости 
насоса, чем для nерекачки горючего (см. разд. 3.4.2. 1 ) .  В ыполнение насоса 
горючего с большей угловой скоростью, чем угловая скорость насоса окисли
теля, позволяет уменьшить р азмеры насоса горючего и его массу. 

Особенно целесообразно проектировать насос горючего с большой угло
вой скоростью в случае использования в качестве горючего жидкого водоро
да. В связи с малой плотностью водорода при малой угловой скорости разме
ры насоса получаются значительными. 

Термодинамические свойства водорода благоприятно влияют на антикави
тационные качества насоса горючего, допуская повышение его угловой ско
рости. 

Если насосы окислителя и горючего имеют р азные угловые скорости, то 
привод каждого из них можно осуществить от отдельной турбины, т. е . в ТНА 
будет две турбины. Однако приводить насосы можно и от разных ступеней 
одной и той же турбины ЖР Д.  Активная турбина со ступенями скорости 
легко м ожет быть выполнена как турбина с р азными угловыми скоростями 
рабочих колес. Рабочие колеса nервой и второй стуnеней в такой турбине 
будут иметь разные валы. Связь между ступенями будет осуществляться 
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tолько гидравлическая, поскольку в обеих ступенях используется одно и то же 
рабочее тело. Практически, допустив р азные угловые скорости рабочих лопа
ток первой и второй ступеней, целесообразно допустить и их вращение в раз
ные стороны. При такой кинематической схеме отпадает необходимость иметь 
направляющий аппарат между ступенями. 

о 2 3 

Рис. 4.79. Схем а активной биротативной 
турбины с двумя ступенями скорости 

Турбины с обратным направлением вращения рабочих лопаток разных 
ступеней без промежуточного направляющего аппарата будем называть биро
тативными. На рис. 4.79 приведена схема активной биротативной турбины с 
двумя ступенями скорости. Совмещенные треугольники скоростей для такой 
турбины приведены на рис. 4.80. Относительная скорость на входе во второй 
ряд рабочих .1опаток w1 1 1 определяется вычитанием из вектора w2 1 суммы 
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векторов и1 и ин.  Пунктяром показана абсолютная скорость газа в зазоре. 
Работа первой ступени найдется из формулы 

Lui = и i (WJul - W2ui ) , (4. 1 6 1 )  

а работа второй ступени и з  формулы 

Luн = ин (WJul l - W2ui i ) · (4. 162) 

Отрезки (wl u i-W2 u п )  и (wl u п-W2 u i i )  показамы на рис. 4. 80. 
При равных окружных скоростях и1 и и1 1 , при симметричных профилях 

лопаток, пренебреrая потерями при течении в межлопаточных каналах рабо
чих колес, для случая с2u п =О получим из треугольников скоростей (рис. 4. 8 1 )  

co s a1 
соотношение (иfс i )'I = -4- ; а налогичное соотношение было получено u max 
ранее для активной турбины с двумя ступенями скорости. Этого и следовало 

.._,__ ______ Wтu. I  - Wz u r  ----------4 

Рис. 4.80. Совмещенные треугольники скоростей для активной 
биротативной турбины с двумя ступенями скорости 

ожидать, так как биротативная турбина с двумя рядами рабочих лопаток 
также является турбиной с двумя ступенями скорости. От биротативной тур
бины можно получить несколько больший к. п. д. ,  так как отсутствие проме
жуточного направляющего аппарата сказывается благоприятно н а  уменьшении 
гидравлических потерь (см. далее рис. 4.88) . 

Работа второй ступени при сформулированных выше условиях (и1  = и1 1 = и 
и т. д.)  в три раза меньше работы первой ступени:  Lu1 = 6и2; L и1 1= 2и2 (см. 
рис. 4.8 1 ) .  

Значения коэффициентов окружной работы будут такими же, как и для 
обычной турбины с двумя ступенями скорости. 

Основной недостаток турбины данной схемы состоит в том,  что в ней 
трудно обеспечить требуемый баланс мощностей при перасчетных режимах. 
Мощность второй ступени зависит от параметров первой ступени, и не всегда 
можно достичь согласованного изменения располагаемых мощностей и нагру
зок по ступеням. 

Найдем соотношение мощностей для первой и второй ступеней при сим
метричных лопатках, но при р азных окружных скоростях. Пренебрегая поте
рями в лопатках, считая равными потери в ступенях, полагая с2u п=О (рис. 
4. 82) и переходя к скалярным величинам, получим 

Nui _ Lu i  _ и i (WJui + W2u i ) 
Nuн - Luн

-
ин (WJu i i  + W2u 1 1 )  

Nu i и� и 1 
- = -2- + 2 - .  N u l i и н ин 

и 1 (2и 1 + 4ин) . 
и 1 1 2ин 

(4. 163) 

(4. 1 64) 

439 



При одинаковых средних диаметрах 

Nu r c= f �) 2 + 2 �. Nu r r  \.оон , "' r i  
(4. 1 65) 

Чем больше угловая скорость nервой стуnени, тем больше ее мощность. 
Это свойство биротативной турбины весьма выгодно для исnользования ее в 
ТНА двигателя, работающего на водороде : от первой ступени приводится во
дородный насос, мощность которого значительно больше мощности насоса 
окис,1ите.1я .  

Однако оптим ального соотношения угловых скоростей получить не уда
ется, так как с увеличением отношения w1/wп быстро р астет отношение мощ
ностей и нельзя обеспечить достаточную мощность насоса окислителя. При 
применении насосов с лопаточными преднасосами (см.  разд. 3.3.8. 1 )  можно 
использовать вариант ТНА, в котором водородный насос и насос окислителя 
будут приводиться от nервой ступени турбины, обладающей высокой угловой 
скоростью, а лопаточный nреднасос - от второй ступени, имеющей низкую 
угловую скорость. 

Рис. 4 .8 1 .  Треугольники скоростей для активной биротативной тур
бины с двумя ступенями скорости, при С2и п=О (симметричные ло

патки, и1 = и н ,  без учета потерь в рабочих колесах) 

Исходя из общего выражения для окружного к .  п. д. (4. 1 36) и исnоль
зуя зависимости (4. 1 6 1 )  и (4. 1 62) , можно получить развернутое выражение 
для окружного к. n .  д. биротативной турбины:  

{ �l U J ( • ) • и н ( . ) ] "11и = 2':1'2 cos а1 - <ji 1 + 1 + о/ 1 - о/н + 1 -
а н  а ш  

( и 1 )2 ( , ) и 1 и 1 1  ( , ) ( , ) ( и ш)2 ( , ) } - - 1 + <ji1 - - -- <ji1 + 1 <ji 1 1 + 1 - - <ji1 1 + 1 , (4. 1 66) 
а н  а н  а 1 1 1  с 1 1 1  

где 
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<ji' = о/ 1 cos �2 1 ;  <jl, = Wz' ;  
1 cos �1 1 wн 

, cos �21 1 w21 1  о/н = о/ н  --r.�-; о/ н  = -- .  
cos rl l l  w ш  

Соотношение мощностей в развернутом виде : 

В ведя обозначения 

Nи1 -
и � --- = N = и ,  

Nu н и 1 1 

(4 .  1 67) 



а также 
а = l + ·j; ; и Ь = l + ·.:- 1 1 , 

из форл1улы (4. 1 67 )  получю1 соотношение 

cos a1 о/ ;  ( - baNu) 
1 аи (4. 1 68) 

а + -=- - -=  и b N  

Рис. 4.82. Треугольники скоростей для активной биротативной тур 
бины с двумя ступеням и скорости при с2и п =О (симметричные 

лопатки, без учета потерь в рабочих колесах) 

Для установления связи между отношением мощностей N и к. п . д. 'l] и 
были проведсны расчеты прл следующих исходных данных: а1 = 20°;  q:> = 0,95 ; ф� =0,83; Ф; I = 0,93. 

Результаты расчета сведены в графики, которые могут быть использованы 
для приближенных расчетов (рис. 4.83 и 4.84) . 

O,lZ 

r--1--r---.. � """ 

"" � 
v- ""' � ""' 

� � 

\ 1\--W=l,Z1 w� 
- ' / "" N=J,Z 

JJ=o,} 
· -

W=о.вз i 

0,20 
о, 16 

0,08 
о.оч 

-
о 0,2 0, 6  7,0 7,Z 7,6 1,8 z,o �2 и 

Рис. 4. 83. Зависимость ur/c ! I  от отношения окружных скоростей и при 
разных соотношениях мощностей N для биротативной активной турбины 
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Зависимости 1J и от коэффициента окружных скоростей и при разных 
'N> 1 (см. рис. 4.84) дос1 аточно пологие, что позволяет выбирать отношение 
окружных скоростей при заданном соотношении мощностей в достаточно 
широком диапазоне. (Приближенно отношение мощностей на окружности 
колеса можно заменить отношением действительных мощностей) .  

--

� 
.......... ......... � ............... 

1 \ \. ' 
0,6 

\ \ \ " .......... 
� ' 

_\ \ \ "\ ' 

\. " 
- \ - \ 

- \ ii=zi6 ("\ ii-3,2 N-1,21 
0.2 г-- N-0,5 - N-0,83 
0, 1 

D 0,6 0,8 1,0 1,2 7, 4  1, 6  -1,8  2,0 2,2 1J. 

Рис. 4.84. Зависимость окружного к. п. д. 1] u от отношения окружных ско
ростей u при разных соотношениях мощностей N для биротативной актив

ной турбины 

Выбрав величины N и и, удовлетворяющие заданным условиям при воз
можно большем к. п .  д. ( см .  рис. 4. 84) , по рис. 4. 83 находим отношение щ/с1 1 
и, зная величину щ, находим нужную величину сн . По величине с11 м ож
но выбрать необходимые параметры р�, Т� и р2, При заданных параметрах 

* * Ро , Т 0 и р2 может быть выбран диаметр колеса первой ступени,  исходя из 
аеличины и1 . Определенная по рис. 4. 84 величина 1] u , после учета расходных 
дисковых потерь (см. разд. 4. 5) , дает возможность задаться к. п .  д ,  турбины 
nри расуте потребного расхода газа. 

4.6.3.2. Реактивно-активная биротативная турбина 

Допустив возможность привода насосов от разных валов, можно при
менить турбину, у которой сопловой аппарат будет вращаться и развивать 
крутящий момент. Схем а такой турбины приведена на рис. 4.85. Эта турбина 
образована из активной одноступенчатой турбины путем постановки сопло
вой решетки на вращающееся колесо. По  принципу действия турбина, изо
браженная на рис. 4.85, является р еактивно-активной и двухступенчатой, так 
как она имеет два рабочих колеса . Изменение давления газа по длине про-
1'очной части также показано на рис. 4.85, где нанесены и треугольники скоро
стей. Совмещенные треугольники скоростей приведены на рис. 4.86. Газ на 
входе в первую решетку имеет абсолютную скорость Со и относительную ско
рость w0• В каналах этой решетки происходят иреобразование потенциальной 
энергии и разгон потока до скорости w1 1 . 
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Рис. 4.85. Схема реактив· 
но-активной биротатив· 

ной турбины 

Рис. 4.86. Совыещеиные треугольники 
скоростей для реактивно-активной биро

тативной турбины 

Рис.  4.87. Треугольники скоростей для 
реактивно-активной турбины при f}1 1 1 = 
= �2 1 1 , без учета потерь в активных ло-

патках, при С2 и 1 1=О 
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Во вторую рабочую решетку газ поступает со значительно меньшей ско
ростью Wt l l , так как она является векторной разностью ;;11 и (:; , - ан ) . 
Кстати, в этом и заключается одно из важных положительных свойств дан
ной турбины. При сверхзвуковых скоростях истечения из первого ряда лопа
ток на входе во второй ряд могут быть дозвуковые скорости. При этом вол
новые потери при обтекании второго ряда лопаток будут отсутствовать. 

Работа колеса первой ступени определяется из формулы 

Lu i = и, (woui - Wtu i ) = и,Awu i , 

работа колеса второй ступени - из формулы 

Lц.I I  = и н (Wtu l l - W2ul l ) = и нAWui i · 

(4. 1 69) 

(4. 1 70) 

Для симметричных лопаток второго ряда, если иренебречь потерями в 
них, будем иметь при осевом выходе c2u1 1 = 0 . Из рассмотрения треугольни-
ков скоростей, построенных для этого случая на рис. 4.87, легко установить 
соотношение мощностей и угловых скоростей ступеней. При припятых допу
щениях получим 

Отсюда следует, что соотношение мощностей прямо пропорционально со
отношению угловых скоростей : 

..!!.J!:L 
= 

Lu! = � = �-
Luн 

(4. 1 7 1 )  

Расчеты показали, ч т о  с учетом потерь это соотношение несколько из
меняется: 

N 1 оо 1 -- = k -- , 
Nн оон 

где k = 1 , 25 -;- 1 ,4. 

При наличии закрутки на выходе из второго колеса в сторону, обратную 
вращению, для симметричных лопаток мощность второго колеса даже при 
равных угловых скоростях будет больше, чем мощность первого колеса. 

Из рис. 4.86 слеvет: 

A wu i = 2и н + C2u1 1 ; Awu i i  = 2и "  + 2c2ui i ;  (4. 172) 

�Wип>�Wиi ·  

При заданном соотношении скоростей u1 fи 1 1 =u и заданном отношении 

мощностей N u1 1 N и1 1 = N можно получить соотношение между относительной 

закруткой С2ип!ип= "С;и п, N и u. 
Запишем с помощью формул (4. 1 69) , (4. 1 70) , (4. 1 72) следующее соот

ношение : 

откуда легко получить 

U:/Лr 
C2u 1 1 = ---'-=-- - 1 

и 2 - -=  
N 

(4. 1 73) 

(4; 1 74) 

(при симметричных лопатках и при условии, что мы пренебрегаем потерями 
в них) . 

При �U! I  = 0 получаем уже изве_стное соотношение (4. 1 7 1 ) . 
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Соотношение (4. 1 74) полезно, так как оно позволяет, имея зiщанные зна
чения N и u (из расчета насосов ) , прикинуть, какой треугольник скоростей 
отвечает заданным ве.1Ичинам u и N. Треугольник скоростей может полу
читься нереальным.  Это будет означать, что турбину с заданными соотноше-
ниями u и N выполнить нельзя. Тогда следует задаться целесообразной вели
чиной закрутки н а  выходе C2u 1 1  и по заданной величине N найти, какие соот
ношения угловых скоростей могут быть реализованы. 

Для определения u преобразуем формулу (4. 1 74) : 

- -c2u 1 1  + 1 и -=  2 N • 

C2u ! !  + 2 
(4. 175) 

Коэффициент окружной р аботы (Zu )." для биротативной реактивной · •u max 
турбины при равных скоростях и1= ип и C2u 11 =0 (при несимметричных ло-

патках, без учета потерь, см . рис. 4.87) будет равен : (Lu)11 = 4. Коэффи-и max 
циент окружной работы такой турбины в два р аза больше, чем коэффициент 
окружной р аботы одноступенчатой активной турбины с тем же числом лопа
точных решеток. 

По сравнению с активной турбиной с двумя ступенями скорости, макси
мум к. п .  д. здесь смещен вправо по ujc1 (для биротативной реактивной тур
бины - по ufw 1 1 ) . Следует ожидать, что для такой турбины абсолютная ве
личина к. п .  д. будет больше, чем для активной турбины с двумя ступенями 
скорости, в том числе, и для биротативной, так как число рядов ,1опаточных 
решеток минимально и скорость на  входе в активную решетку минимальна 
(на  рис 4. 88 кривая изменения к. п. д. биротативной реактивно-активной тур
бины обозначена цифрой /l/) . 

Применеине реактивно-активной турбины огр аничивается тем, что такая 
турбина, как всякая реактивная турбина,  будет эффективно работать лишь 
при полном подводе газа, т .  е. при Б =  1 . Это означает, что такая турбина 
может быть применена только для больших расходов. Для турбин с большим 
отношением давлений большой р асход обусловливает большую мощность, 
следовательно, такие турбины могут быть применены в ТНА двигателей с 
большими тягами.  

4.6.3.3. Многоступенчатые биротативные 
реактивно-активные турбины 

Реактивно-активная биротативная турбина может выполняться с любым 
числом ступеней, в частности, с любым числом ступеней скорости. 

На  рис. 4.89 приведена схема реактивно-активной биротативной турби
ны с двумя ступенями скорости. 

Треугольники скоростей для реактивно-активной биротативной турбины с 
двумя ступенями скорости при симметричных лопатках второго и третьего 
рядов, без учета потерь в них, при C2u iп=O и и1 = и 1 1 = и11 1= и приведены на  
рис .  4.90. 

Работы рядов р абочих лопаток соответственно равны : 

Lu 1 = 4и2; Lип = 6и2; Lщп = 2u 2. 

Наиболее н агруженным является второй ряд рабочих лопаток. Мощность 
между рабочими колесами р аспределяется поровну, так как первый и третий 
ряды лопаток работают на один вал. 

Коэффициент работы всей турбины на режиме 'l) u  ш а х :  

(Lu )т,и шах = 1 2 ; 
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Рис. 4 .  88. Зависимости окружного 
к. п.  д. Т] и от и/с1 для активной 
турбины с двумя ступенями скоро
сти (1) , биротативной активной 
турбины (11) и биротативной ре-

активно-активной турбины (111) 

Рис. 4.89. Схема реактивно
активной биротативной тур 
бины с двумя ступеняыи 

скорости 

Рис. 4.90. Треугольники скоростей для реактивно-активной бирота
тивной турбины с двумя ступенями скорости при симметричных ло

патках, без учета потерь, при C2u пr=O и ur= ип=иrп=U 
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о п т и м а льное соотношение 

( и ) 
cos �1 

Wн 'Ju m a x  = -5-. 
(4. 176) 

Турбины этой схемы характеризуются высокими значениями коэффици· 
е н т а окружной работы при малом числе венцов. 

4. 7. ЭНЕРГЕТИЧЕС КИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ТУР Б И Н ЬI 

4.7. 1 .  В ИДЫ ХАРАКТ Е Р И СТ И К  ТУР Б И Н Ы  

З ависимости р аботы, к .  п .  д. , мощности турбины  или :произ · 
водных от них величин от какого-ли бо независимого параметра , 
определяющего режй'М турбины, называют энергетическими ха·  
ра,ктеристиками турбины.  

В качестве независимого перемениого выбирают пара,метр,  
резко меняющий режим турбины ( как  н апример,  и/сад) ·, или па ·  
раметр ,  н а  который воздействует регулирующий орга-н (напри·  
мер,  начальное давление, ч астота вращения и т .  п . ) . 

Рассмотренная р анее зависимость f)т = f (и/сад) (см .  рис .  4 .60 ) 
для а)пивных одноступенчатых турбин является характеристи
кой серии ту;рбин,  имеющих разные .расчетные значения и/сад. 
так как  ,п.ри ,каждом значении и/сад ·мы полагаем, что степень 
парциальности оптим альна ,  а углы потока равны углам лопатки , 
и что углы лопаток меняются в �соответствии с режимом . Для 
данной тур бины остаются 'ПОстоянными углы /3 I л  и �2л и изменя
ется угол атаки,  ·чrо увеличивает потери в решетке.  Поэтому ха
рактеристика f)т = f (и/сад) для да,нной турбины не  будет совпа
дать с зависимостью f)т = f (и/сад) для серии турбин .  Общий ха
рактер носят з ависимости, построенные в критериальной форме .  

В разд. 2 . 1 2 .4 показано,  что для ·геометрически подобных 
турбин nри  автомодел ьных критериях Рейнольдса Re > 1 05+ 1 06 
существует связь между критериями,  характеризующими эффек
тивность тур1бины, и режимными ,критериями :  

(4 .  111) 

Для тур бин ТНА механический к .  п .  д .  принимается равным 
еди.ниuе (см .  р азд. 4.5 .3 ) ; поэюму значения внутреннего ·к . п . д. 
и внутренней мощности, для которых были получены з ависимо
сти ( 4 . 1 77 ) , будут соответственно раВ'ны эффективным значени
ям к .  п .  д. и мощности .  Из  выражения (4 . 1 77) для одной и той 
же тур бины найдем ·связь расхода , ·мощности и к .  п .  д. с режи
мом ра боты.  

Выражения для критериев можно упростить. Так как крите· 
рии ·можно умножать (делить) друг н а  друга ,  получая новые 
критерии ,  то, ум,ножив G и Nт на  и/сад и Лс84 = Сад/йкр и 

447 



* * 1 * 
имея в виду, что Qo = Po · Rl o , получим вместо G и Nт еле-
дующие критерии : 

а 1!" RT� 
0 ' = ----�==��----

.. 1 k * 2 2 V 2 k + l PoD ер  

Для одного и того же газа ( k = coпst , R = const)  и одной и 
той же турбины �Dcp = coпst ) можно записать : 

Критерий 

_ a V� 
G '  ,_, 

"' 

Ро 
Лс можно представить в виде ад 

л = � = ... 1� ( 1 - -1 ) · сад акр v k - 1 k-1 

о k 

( 4 . 178) 

Из выражения (4 . 1 78 ) следует, что при k = ·const вместо Л с ад 
можно воспользоваться отношением давлений в турбине �. 

Критерий кинематического подобия 

и 

Сад 

ыDср 

2 ... 1
2 -k Rт� l 1 -- Сf оЧ)]

. 
v k - 1 

Исключая  постоянные k, R и Dcp, получим 

(4 .  179) 

(4 .  1 80) 

При а = coпst ,  ufcaд � rofV т� . Критерий wfV т� носит наз
вание приведеиной частоты вращения . 

После упрощения .критериев,  выражение ( 4 . 1 77 )  для данной 
тур бины,  р аботающей на  определенном газе (k = const, R = 
= const) , примет следующий вид: 
а v� 

( (J} 
) N т v� 

( (J} ) * f .. ;-:;;; ' а ; * (или '�"т) = f -. !- ' а • (4 .  1 8 1 )  
Ро V Т� Роы2 V Т� 
Зависимости приведеиного расхода G V Т�/ р� и приведеиной 

мощности Nт V T�jp�w2 от приведеиной частоты · вращения при 
ряде постоянных значений б •  называются соответственно расход
ной и мощиостной характеристика·ми тур бины.  Зависимость 
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к. п .  д. турбины от пр иведенной частоты вращения при различных 
с, характеризует экономичность тур бины.  

На рИс .  4 .9 1 , а приведены э�спериментальные энергетические 
характеристики а ктивной турбины с р асчетным отнош ением дав-
лений бр = 1 1 . Приведенный расход G V Т�/ р� не зависит от от
ношения давлений б и приведеиной частоты вр ащения ,  так  как 
при сверхзвуковом перепаде давлений расход G определяется * * * 
только давлением ро и температурой Т о . При этом влияние р о и 

Т� таково, что комплекс oV Т�/ р� должен оставаться неизмен
ным [см . формулу (4 .  40) ] .  

к. п .  д. тур бины 'll т возрастает с увеличением w; V т� ( экс-

перименталr:>�ные з,н ачения wfV Т� соответствуют о бласти зна
чений и/сад, меньших оптим ального) , так  как при  этом уменьша
ются потери с выходной скоростью.  Максимальный уровень 
к. п .  д.  соответствует расчетному значению б. При отличии б •  от 
расчетной величины значение к .  п .  д. падает, так как возр а стают 
потери в сопловом аппарате (из-за того, что течение становится 
нерасчетным ) и увеличиваются потери из-за отличия угла атаки 
от расчетного. 

с у величением w;V т� происходит уменьшение приведеиной 
мощности N V Т�fр�ш2 в результате уменьшения коэффициента 
адиабатной работы z:д = L:д/и2 ,  несмотря на увеличение к.  п . д. 
Поясним это подробнее. 

Н а  основании формулы 

запишем : 

о v'�Doep I:д'I'Jт 
2р� 

L* 2 
1 - ад сад  1 г де L:д = _u_2_ = -2-u2-= -2-(и_f._С_ад-)2- � ( w-/--(----::;,т=�:-:-)"2-

(4 . 1 82) 

Влияние б н а  приведеиную мощность соответствует влиянию 
б на к .  п .  д. , так  как G 11 T�/p� =const . 

Энергетические характеристики IШзкоперепадной турбины 
( см . рис .  4 .  9 1 ,  б )  а налогичны характеристикам высокоперепадной 
турбины,  з а  исключением зависимости приведеиного р асхода 
G V Т�/ р� от б и ro/ V Т� . Так как низкоперепадные турбины име
ют докритический перепад давлений,  то с увеличением б приве-
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денный расход будет возрастать [см . формулу ( 4. 37) ]. С увеличе
нием wf l/ Т� (увеличение и/сад )  приведенный ра сход несколько 
уменьшается, так как уменьш ается пропускная  способность ко
леса . 

Н а  зависимости к. п. д. низкоперепадных турбин от и/сад ( см . 
рис .  4 . 9 l , в и 4. 9 l , г) отношение давлений б ( в  об.'Iасти дозву
ковых скоростей )  не влияет .  

4.7.2. С П О СОБЫ П ОЛ УЧ Е Н ИЯ ХАРА КТ Е Р И СТ И К  ТУРБ И Н Ы  

4.7.2. 1 .  Натурные испытания 

Для получения опытных характеристик турбины необходим о  
провести ее  испытания на  стенде. Стенд должен быть оборудо 
ван тор мозом ,  приборами  для определения параметров тур бины 
и регулировочными устройствами ,  позволяющими  менять режиЛ<J 
р аботы тур бины.  Подобные стенды для тур бин значительных 
мощностей достаточно ·громоздки и с.rrожны в построении и экс
плуатации.  

В пра.ктике для получения необходимых опытных данных о 
работе тур бины проводят •натурные испытания ТНА с подачей 
на  тур бину натурного газа . При этом характеристики насо:сов 
должны быть известны. Этот способ  хорош тем ,  что условия р а 
боты ту,р бины п р и  испытании максимально приближены к усло
виям нормальной эксплуатации.  Но возможности получения  дан 
ных в широком диапазоне изменения режимов огр аничены 
ресурсом ТНА, надежностью установок и слож:ностью экспери 
ментов.  

В связи с возра станием потребных мощностей, частот враще
ния и агрессивности компонентов все большее значение при
обретают м одельные испытания турбин ТНА. 

4.7.2.2. Модельные испытания 

Модельные испытания можно подр аздел ить на два вида : 
l )  испытания моделей ·тур бин (т .  е .  геометр ически уменьшен

ных или увеличенных моделей ) ;  
2 )  модельные испытания натурных тур бин ( и спыта.ния  н а  м о 

дельном газе) . 
При испытании тур бин ТНА :?КР Д больших тяг прибегают к 

моделированию турбин на  меньшие 'р а змеры ;  когда р азмеры 
турбин невелики, применение уменЬшенных моделей не  приводит 
к упрощению испытаний .  При продувках элементов тур бины час
то приходится использовать увеличенные модели .  Для испыта
ния турбин ЖР Д широко применяют также моделl'>ные испыта
ния натурных полноразмерных турбин. 
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П р и модельных испытаниях тур бин п р и  в ыборе реж и м о в  не
обходимо  выдерж ать к р ите р и и  подобия и ·результаты опытов об 
работать в критериальной фо р м е, пренебрегая различием в k : 

G ,  Nт (или YJт) = f (ufcaд •  Ac8J (4 . 1 83) 

Модельные режимы выбирают так, чтобы условия испытаний 
были облегчены. Например ,  добиваются снижения м ощности ,  ч а
стоты вращения,  температур ,  упрощения схемы стенда, удешевле
ния испыта•ний и т. п .  

Широкое распространение получили модельные испытания,  
при которых в качестве модельного р а бочего тела используется 
воздух с невысокой температурой.  Выясним,  какие при  этом дол
ж н ы  быть параметры воздуха и режимы испытаний . 

Условия м оделирова ния ( подобия ) 

� = idem и ),с = idem ал Сал 

можно заменить условиями 

__!!:_ = _!!_ Ас = idem и Ас =idem . 
акр Сад а.1 ал 

Тогда получим для моделыных и натур•ных режимов:  
и м _ и • и м и 

-- - - , акр . м а, Р 1 j 2 � RT* V kм + 1 Ом 
� f2 -k- Rт* . 
v k + 1 о 

(4 . 1 84) 

Имея в виду ,  что у натурного и м одельного газов комплексы 
k 

-- R близки друг к другу, можно заключить, что окружные cкo
k + l 
рости и ,  следовательно,  ro ,  при м оделировании на  воздухе должны 
быть снижены, так как Т�м « Т� .  Снижение частоты вращения 
благоприятно  сказывается на  н адежности стенда , упрощении- из
мер ений,  снижении мощно·стей и т .  п .  

Можно добиться снижения расхода через турбину путем 
снижения н ачального давления. Пределом снижения начального 
давления является снижение критерия Re посредством уменьше
ния v .  Начальное давление можно снижать до тех пор , пока еще 
по числу Re будет иметь место зона автомо:дельности, т.  е . .  когда 
Re> 1 05 .  Начальную тем•пературу приходится выбирать такой, 
что бы при расширении воздуха в турбине •не было конденсации 
влаги,  содержащейся в воздухе (что нарушит подобие при моде
лировании) . Обычно для этого воздух приходится подогревать 
ДО 400°-;- 500° К. 

Бол�:>шие возl\юж•ности зн.ключены в моделировании турбин 
при испытаниях на  р а бочих телах с большой молекулярной мас
сой ( м алые R )  ( см . р а боту [58]) . 
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Для выдерживания 

( 4 .  1 84а ) 
при  м оделировании на  тяжелых р абочих телах окружная ско
рость и, а следовательно ,  и частота вращения w ,  м огут быть силь
но снижены,  так  как ве"1ичина Rм �R. и обычно темпер атуру 
модельного р а бочего тела также можно выбир ать меньше натур 
ной [см . соо11Ношение (4 . 1 84 ) ] . При  таком способе испытаний 
значительно уменьшается мощность турбины, так как снижается • 
вел ичина L ад бл агодаря меньшим величинам R и Т0* .  Можно 
также уменьшать р асход газа, снижая н ачальное давление .  При  
мqделирова1нии  с применением газа с м алой величиной R мощ
ность снижает·ся в десятки и сотни раз .  

Модельными ра бочими телами при  этом способе испытаний 
являются фреоны, например :  

дихлорметан 
фреон-22 фреон- 1 2  

дж 
. k = l , I 6 ;  R = 98 -

кг · 0 К  

. k = l , 1 8; R = 99 

. k = 1 , 12;  R = 69 

Результаты испытаний турбины на м одельном газе с целью 
дальнейшего пересчета н а натурный .газ ,  в соответствии с тео 
рией подобия, должны быть пред.ставлены в виде зависимостей 
(4 . 1 83 ) . Исключив из критериев С и IV постоянную величину 

Dcp, получим 
- о G � -*- ; 

Qow 
Тогда результаты иопытаний турбины на модельном газе 

можно юредетавить в виде 

� , ";т ( или 11т) = f (__.!!:_ , Ас ) • ( 4 . 1 85)  
Qow Q0wз Сад ад 

Зависимости  (4 . 1 85 )  для модельного газа не будут тождест
венны соответствующим зависимостя м для натурного газа ,  так  
как значения критерия k у модельного и натурного газов р аз 
личны (kм =l= k) , т. е . .  не  соблюдается полное подо бие процессов .  
Однако опыт показывает, что при разнице в значениях kм и k в 
10-+- 1 5 %  можно приним ать зависимости (4 . 1 85 )  одинаковыми 
для модельного и для натур1ного газов.  

Тогда при необходимости можно •пересчитать зависимости 
( 4 . 1 85) , полученные на модельном газе, в энергетические хар ак
теристики тур бины, р а ботающей н а  натурном газе : 

О V � Nт vт;; 
Ро 
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Пр имерам характер истик, полученных при модельных испы·
т а ниях турбин, являются зависим ости , приведеиные на 

р и с .  4 .9 1 . 
4.7.2.3. Расчет характеристик турбины 

Тр етий путь получения характер истик турбины - расчетный.  
Характеристики спроектированной турбины м огут быть р ассчи
таны с известным приближением.  Расчет характеристик турбины 
применяется для оценки пар амет,ров,  которые могут быть полу
чены от проектируемой т)llрбины.  Это особенно важно при  ра с
чете системы 'регулирования ТНА. Эти р асчеты, как  правило, 
носят ориентировочный характер . По мере накопления экспери
ментальных данных по коэффициентам потерь и п о  мере совер
шенствования методики р асчета надеж,ность характеристик, по
лученных ,путем р а счета,  будет возраста·ть. 

Для пример а  р ассмотрим р а•счет ха•gактеристики одност)llпен
чатой турбины по частоте вращения (J) в виде зависимостей мо
м ента и мощности от частоты вращения . Эта характеристика 
представляет интерес для рассмотрения совмес11ной р а боты тур
бины и на,сосов ; она является внешней характеристикой тур би
ны, которая  показывает, какую мощно·сть может р азвить турби
на  при заданных условиях в зависимости от частоты вращения . 
О11ношение давлений примем постоянным : 

* 
Ро 8 =- =const. 
Р2 

Характер•истику будем рассматривать при  заданных началь· 

ных условиях р� и т�. Вначале определим, ·Ка кой вид будет 
иметь характеристика 'при  некоторых у.прощаюших .предположе
ниях. Примем,  чrо с1 = �1р (cp = const) . Кроме того, положим 
w2 = W2p = const. Это допущение означает, что условия н а  входе 
в межлопаточный канал при изменении ч астоты вращения не 
влияют н а  выходную скорость w2 • (Последнее допущение явля
ется грубым, и в дальнейшем будет IПоказано, что от него мож
но отказаться ) .  

При этих условиях треугольник скоростей изобразится та.к, 
как показа:но на рис .  4 .92. В этом случае  выражение для момен
та на окружности  колеса запише11ся в скалярных величинах в 
следующем виде : 

Mu = Gr (c!u + c2u) , (4. 186) 

а через р асчетные величины момент выразится так :  

Ми = Gr [c1u P + c2u р + (ир - и)] , ( 4. 1 87) 

так как 
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Поскольку веJшчины G, C J up,  c2up, Up постоянны, то момент 
линейно зависит от частоты вращения ffi (рис .  4 .  93 ) .  Максималь
ный момент имеет место при ffi =0 :  

Л1и шах = (ll1u )ш-O • 

Czup  
._. ___ с,и, ------t---t 

Cz u. 

Рис. 4.92. Приближенные треугольники скоро
стей при переменной частоте вращения 

Момент на  валу М будет меньше Ми н а  величину момента 
потерь. Примем,  что Мпот линейно увеличивается с увеличением 
частоты вращения , что обычно подтверждается опытом : 

где можно принять 

456 

a = (S -+ 6) - 10--4. 

Рис.  4 .93. Изменение мощности и крутящего мо
мента турбины в зависимости от изменения 

частоты вращения 

Обозначив (4 . 188) 



11 обозначив м омент при расчетной частоте вращения ( с  учетом 
момента потерь)  Мр, получим уравнение для текущего значения 
;vюм ента (см . рис .  4 .  93 ) : 

/VJ' = lИ ,т.ах - (М11 ах -- Мр) � • 
(J)p 

(4 .  1 89) 

Таким обр азом,  зависимость крутящего момента тур бины от 
частоты вращения изображается прямой линией.  Опытная зави
симость крутящего момента от частоты вращения также обычно 
близка к прямой.  

Из формулы (4 .  1 89 )  м ожно найти максим альную частоту вра 
щения Wmax, которую м ожет развить ротор турбины, положив 
в уравнении М =  0 :  

Mmax (1) = (1) ,  
шах Mmax - Мр р (4 .  1 90) 

Важно не допустить раскрутки ротора до предельной по ус
ловиям прочности частоты вращения во избежание его поломки ; 
поэтому стараются всегда работать с заполненными н асосами  
или  конструируют специалЬJНое противоразго:нное устройство. 

Чем м еньше Мр, тем меньше величина м аксим альной частоты 
вращения пр и  раскрутке ротора .  Увеличение Мпот приводит к 
снижению Мр и к снижению Wmax· 

Мощность тур бины 

(4 .  1 9 1 )  

ввиду линейной зависимости М = f (w )  изобразится параболой с 
маысимумом при w = wmax/2 ( см .  р ис. 4 .93) . 

При  з аданных начальных и р а,сче'Гных параметрах зависи
мость мощности от частоты вращения выразится формулой 

(4.  1 92) 
где 

А = М . B - Mmax - Mp max'  
"'р 

Формула  ( 4 . 1 92 )  применяется при р асчете регулирования и 
настройки двигателя .  

Максим альная мощность развивается при частоте вр ащения 
несколько большей, чем р а:сче11ная .  

Для более точного расчета характеристики по частоте враще
ния следует учесть изменение w2 при изменении частоты враще
ния . Изменение частоты вращения (см .  треугольники скоростей, 
приведеиные на  рис .  4 .  94) приведет к изменению ш 1  по ве
личине и по направлению. Величину w2 найдем из соотношения 

(4. 1 93) 
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Величина 'Ф бrдет переменная и будет зависеть от угла  атаки (см .  разд. 4 .3 .2 . 1 ) .  По величине  w2 строим выходной треугольник скоростей и ,  определив величину c2u , находим Lu по формуле (2 .29) . 
Проведя такие р а счеты и построения для нескольких значений ч астоты вращения , получим кривые для Lu и 't'Jи · После этого 

Рис. 4.94. Треугольники скоростей для заданной активной турбины при двух 
значениях ufct 

м ожно опреде.1щть к .  п .  д. турбины,  воспользовавшись формулой 
( 4. 1 22 ) . Потери ,  связанные с утечками ,  трением диска,  бандажа 

и па рциальностью , р а ссчитывают по форму лам ( 4 .  1 1 1 ) , ( 4 . 1 25 ) , 
(4 . 1 26 )  и (4 . 1 27 ) . Мощность турбины !Найдется из выр ажения 

Nт = Gplaд . p't'Jт • 
Теперь остановимся н а  случае  6 =1=  6р . Примем,  н апример ,  

6•> 6р .  Для облегчения р асчетов примем,  что изменение 6 nроис
ходит в связи с изменением Р2 · При выбранном Зlначении 6 оп
ределяем скорости Сад и с 1 , приближенно принимая ср = <рр.  Угол 

Рис. 4.95. Треугольники скоростей для заданной актив
ной турбины при разных окружных скоростях и отноше

ниях давт�ний 

а1 находим с учетом отклонения лотока в косом срезе ( см .  разд. 
4 . 3 . 1 )  о 

З адаемся, к ак  и р аньше, нес.колькими  значениями и . Для 
каждого из них строим треуголыник скоростей на входе ( р ис.  
4 .95) , из которого определяем c 1 u . С�орость на  выходе W2 нап
равлена  под углом �2р , соответствующим углу лопаток н а  выхо-
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де. Вел и чина  скорости W2 определяется с 'помощью соот�ошения 
( 4 . 1 93 ) . Зная 'СКорость w2, строим треугольник скороетем н а  вы
ходе, из которого находим c2u - З атем по выр ажению (4 . 1 07 )  оп 
ределяем Lu, по формуле ( 4 . 1 22 )  определяем Т] т , после чего на · 
ходим N т =  G LадТJт · 

По.11ученные в результате расчета данные представляются в 
критер нальном  виде : 

OV� Nт V� 

( '" ) --�- ,. ( или Чт) =  f ----:- , а ( энергетические харак-
Ро Ро002 V Т� 

теристики турбины) . 

4.8. В Ы БОР П АРАМ ЕТРО В И П ОРЯДО К 
РАСЧ ЕТА ТУРБ И Н  ЖРД 

4.8. 1 .  В Ы Б О Р  В ИДА ТУР Б И Н Ы  

4.8. 1 . 1 . Выбор вида автономной турбины 

В ЖРД с автономной турбиной (см .  рис .  1 . 1 4 )  газы из тур
бины либо выбрасыва ются в атмосферу (:на:пример ,  через руле
вые сопла ) , либо использую'ГСЯ для �каких-rнибудь вспомогатель
ных целей (на,пример ,  для наддува баков или в качестве источ
ника тепла в теплообменных или испарительных аппаратах ) . 

В о  всех этих случаях расход газа через тур бину должен 
быть минимальным,  поскольку rаз тур бины не участвует в созда
нии тяги основной камерой .  Пр и заданной величине окружной 
скорости условию 

Gт = Nт = }!т 
-J> Ш in Lт Lтu2 

соответствует максимальный коэффициент р аботы.  Следователь
но, в качестве автономной тур бины должна  выбираться турбина ,  
в которой на  1 кг  м а ссы р а бочего тел а  приходится м аксималь
ная р а бота,  т. е .  тур бина · С  максим альным коэффициентом р а бо 
ты Lт пр и заданной окружной скорости . Таким и турбинами  яв 
л яются активные турбины .  

Во м:ногих случаях автономiНые тур бины имеют малый расход 
р а бочего тела .  При  м алом  ,расходе ·р абочего тела осуществляет
ся парциальный подвод газа к ра бочему колесу турбины. Эф
фективность реактивной тур бины при ·п арци альном подводе су
щественно снижает,ся .  Это являе11ся дополнительным обстоятель
ством , препятствующим применению реактивных турбин в каче
стве автономных.  

При  расчете автономной тур бины ЖР Д величина и/сад часто 
бывает задана .  Окружную скорость и выбир ают из  соображеiНий 
прочности (она  не должна превыш ать 350-;---400 .м/сек) или  же 
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она обусловлена частотой вращения вала насоса и допустимыми 
габаритными размерами турбины;  адиа батная скорость истечения 
из сопел Сад задается располагаемым отношением давлений 
б = ро*/р2 . Н ачальное давление Ро* выбирают максимально воз
можным,  т. е .  оно определяется давлением,  создаваемы:v1 насо 
сами ,  за  вычетом перепада давлений н а  форсунках газогенера 
тор а  и сопротивлений магистрали  питания газогенер атора .  

В ыходное давление Р2 определяется схемой использования 
выхлопных газов турбины.  Выходное давление больше расчетно
го давления окружающей среды ( отношение давлений должно 
быть больше критического ) . 

П ри заданной величине и/сад коэффициент р аботы Lт = Lт/и2 
однозначно связан с к. п .  д. тур бины:  

Lт = У'т/2 (-и )2 • 

Сад 

Чем меньше и/сад ( при и/сад < О,2-;-0,25) (см . рис .  4 .  76) , тем 
больше оонований применять тур бины с двумя ступенями ско
рости.  (На,помним,  что эти турбины в области м алых значений 
и/сад имеют наибольшие значения коэффициента работы из всех 
видов многоступенчатых ТУ'рбин,  см . р азд. 4 .6 .2 .2 ) . З аданные 
вел ичины и/сад часто лежат в пределах 0,05-+--0, 1 5 . При таких 
значениях и/сад к. п .  д. и коэффициент работы заметно больше у 
ту,рбины с двумя ступенями скорости, чем у актив;ной односту
пенчатой тур бины.  Следовательно, ту<р бины с двумя ступенями  
скорости целесообразно применять при м алых значениях и и 
больших з<н ачениях Сад ( большие б ) .  

Н а рис .  4 .96 даны расчетные зависимости уде.'Iьной р аботы 
Lт от и и 6,  построенные исходя из  г-р афиков,  приведеиных на 
рис .  4 .  76. В расчете были приняты : RT� = 40 · 1 04 дж/кг ; k =  1 ,28. 

Из анализа графиков, приведеиных на ·р ис .  4.96, следует, что 
для получения мак,симальной удельной р а боты ( м инимального 
расхо:да газ а )  применять активную ту,р бину с двумя ступенями 
скорости предпочтительнее, чем одноступенчатую активную тур
бину, при окружных скоростях и -<200 м/сек для любых отноше
ний давлений в турбине.  При и:;;::: зоо м/сек преимуще•ство актив
ной турбины с двумя ступенями скорости наблюдается только 
при больших отношениях давлений ( 6 > 25 при и = 350 м/сек) . 

Практически тур бины .с двумя ступенями скорости применя
ют лиш ь для двигательных установок с больш ими тягами .  Тур
бина с двумя ступенями скорости конст.ру,ктивно сложнее ( имеет 
большее число лопаток, обладает большей м ассой и стоимость 
ее изготовления выше, чем одноступенчатой  активной турбины) . 
Окончательный вывод о целесообразности применения турбины 
в виде одной активной ступени или в виде двух ступеней скоро
стА должен решаться с учетом пол<ного экономического анализа 
и анализа по м ассе конструкции .  
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Для двигателей, в котор ых иопо.1 ьзуют водород в качестве 
горючего, может представить интерес применение биротативных 
тур бин 11 , в первую очередь, биротативной тур бины с двумя сту -

Lт · 10 - 4  джjкr 
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Рис. 4. 96. З ависимости эффективной р аботы 
от  отношения давлений и окружной скоро
сти для одноступ�нчатой активной турбины 
(сплошные линии)  и для двухступенчатой 
активной турбины со ступенями скорости 

( •lунктирные Jiинии)  

пенями скорости ( см .  разд. 4 .6 .3 . 1 ) .  Для мощных двигателей при  
больших р асходах р абочего тела можно применить реа.ктивно
::� ктивную биротативную тур би·ну ( �см . р азд.  4.6 .3 .2 ) . 

4.8. 1 .2 .  Выбор вида предкамерной турбины 

Для схем двигательных устан овок с подачей га за в ка меру 
сгор ания целесообр азно применять однос тупенч атые ту.р би.ны , 
так  как  р асполагаемые отношения давлений в этих схемах неве
лики. Определя ющим требованием для этой cxe)'ll ы является эф
ф ективность турбины,  ее к .  п .  д. ,  который , в конечном итоге, о п 
ределяет хаrр актеристики системы п ита·ния  по м а ссе конструкцни 
( см .  р азд. 1 .4 .2 ) . 

В связи с малым отношением давлений,  п редкамер ным тур
бинам  соответствуют м алые значения Сад и ,  следовательно, боль
шие отношения и/сад> О,5-;.-0,6. П р и  этих услови ях �наибольший 
к .  п .  д .  соотве11ствует реактивной тур бине (см.  рис .  4.48) . 

Одна ко применение реактивной турбины пр иводит  к р яду 
конструктивных з атруднений,  в первую очередь , из -за наличия 
большого осевого усилия н а  р абочем колесе и увеличен ного пе 
ретекания газа .  Реактивные тур б ины должны выпо.1няться с п о л 
н ым подводом газа  ( е = 1 ) .  

П рактически предка мерн ые тур бины ЖРД проектируют как  
тур бины с небольшой степенью реактивности или как  а ктивные 
(по среднему диаметру Qт = О-;-.0,3 ) . При  больших давлениях в 
камере сгорания двигателя и, следовательно, в газогенераторе, 
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питающем турбину, а также при м алом маосовам р асходе ( дви 
гатели с восстановительным газогенератором ) предкамерная тур
бина может быть парциальной (nsт < БО-7-70) ; тогда она выпол
няется активной . В качестве предкамерных находят также 
примене�ше радиально-осевые центростремительные турбины . 

4.8.2. В Ы БОР ПАРАМЕТРОВ И П О РЯДОК РАСЧ ЕТА 
АВТО Н ОМ Н ЫХ ТУР Б И Н  

4.8.2. 1 .  Автономная одноступенчатая турбина 

В разд. 4.8. 1 . 1 указывалось, что  автономная турбина выполняется актив
ной одноступенчатой при и/са д > 0,2+0,25. При меньших и/с ад  двухступен
чатая :rурбина со ступенями скорости имеет большие коэффициент работы 
и к. п .  д.  Однако из соображений простоты и уменьшения массы конструкции 
и при меньших значениях и/сад  автоном ная турбина может выполняться од
ноступенчатой активной. 

А.  ИСХОДНЫЕ ДАННЫЕ И ИХ ВЫБОР 

Исходными данными для расчета являются : 
1 )  N т - мощность турбины, которая определяется мощностью, потребной 

для привода насосов ;  
2 )  ro - частота вращения ; 
3) физические константы и температура р абочего тела турбины;  4)  отношение давлений 6 ;  
5 )  м атериал лопаток турбины и его прочностные данные. 

Ч а с т о т а  в р а щ е н и я  и о к р у ж н а я  с к о р о с т ь 

Частота вращения определяется допустимой для насосов величиной, при 
которой обеспечивается бескавитационная работа насоса. 

Увеличение частоты вращения способствует повышению к. п .  д.  турбины 
благодаря увеличению коэффициента быстроходности (см. рис.  4.38) . Кроме 
этого, с увеличением частоты вращения уменьшаются размеры турбины при 
выбранной окружной скорости. Поэтому повышение антикавитационных ка
честв насосов ,  дающее возможность увеличить ro ,  благоприятно ска зывается 
на автономной турбине. 

Независимый выбор частоты вращения турбины, предусматривающий при
вод насосов через редукторы, понижающие частоту вращения, не оправдал 
себя. Такая схема ТНА сильно проигрывает по простоте и массе конструкции.  

Окружную скорость целесообразно выбирать м аксимально возможной. 
Исходя из сообр ажений прочности Um a x = 350+400 м/сек; отметим , что вели
чина и m а х ,  как правило, всегда меньше оптимальной величины, определяемой 
по Сад и оптимальному отношению (иiсад ) ор t  (см. рис. 4.58) , при котором 1] т * и, следовательно, L т = Lад ТJ т ,  достигают максимум а.  

В ыбирая и=иm а х ,  можно получить при заданной частоте вр ащения боль
шой средний диаметр, при котором диаметральные габариты ТНА будут не
допустимо велики. Поэтому из соображений допустимых размеров ТВА сред
ний диаметр D c p  не должен превышать ( 1 ,5-+2) D2, где D2 - наружный диа
метр колеса насоса горючего. По выбранному среднему диаметру и частоте 
вращения определяется окружная скорость. 

Ф и з и ч е с к и е к о н с т а н т ы  и т е м п е р а т у р а р а б о ч е г о  т е л а  
т у р б и н ы  

Как правило, рабочим телом турбины являются продукты сгорания ос
новных компонентов (либо при избытке горючего, либо при избытке окисли
теля) .  Обычно в качестве рабочего тела используется газ с избытком горю
чего - восстановительный газ (см. разд. 1 .4 . 1 ) .  
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в отде,1ьных случаях рабочим телом турбины могут являться продукты 
р азложения однокомпонентных, унитарных, топлив - перекиси водорода , гид

разина и т. п .  
Физические константы рабочих тел турбины ЖР Д сильно зависят от со

отношения компонентов в газогенераторе. Коэффициент адиабаты находится 
в пределах k = 1 ,2+ 1 ,4. Для топлив, у которых горючее - углеводородное 
соединение, а окислитель - на основе азотной кислоты ,  для восстановитель-* * 
ного газа RT 0 составляет около (30+50) · 1 04 дж/кг. В еличину RT0 жела-

тельно иметь высокую. Чем больше RT� , тем больше коэффициент работы и 
тем меньше расход рабочего тела,  

Практически величину температуры перед турбиной огр аничивают значе
ниями 1 ()()(}-.;-1 200" К исходя из работоспособности конструкции.  При дальней
шем повышении температуры происходит рост удельной работы. Это обстоя
тельство и возможность в перспектине отбор а газов из камеры сгорания для 
питания турбины делают задачу повышения температуры перед турбиной 
актуальной . 

О т н о ш е н и е  д а в л е н и й  

Величина 6 - отношение давлений - для турбины определяется выбором 
начального давления р� и давления за  турбиной р2 • Отношение давлений 6 
для автономных турбин обычно составляет 1 5+40. 

Увеличение отношения давлений приводит к росту адиабатной р аботы, 
но из-за падения к. п. д. с ростом отношения давлений (уменьшение и/сад)  
удельная работа Lт с ростом 6 повышается м едленно (см .  рис .  4. 96) . 

Соотношения, устанавливаемые графиками, приведеиными на рис .  4 .96, * 
должны учитываться при выборе Р о и р2, если есть возможность ими варьи-
ровать. 

Материал лопаток турбины и его прочностные данные при температуре * Т w, должны быть заданы для дальнейшего расчета спроектированной турби-
ны на прочность. 

В. ПОРЯДОК РАСЧЕТА И ПРИМЕР РАСЧЕТА 

В результате расчета автономной турбины ЖРД определяются такие раз
меры элементов турбины, которые используются при разработке конструкции.  
Помимо этого, определяются параметры потока (температура ,  давление, ско· 
рость, приведеиная скорость и т. д.) в характерных сечениях турбины. Кроме 
того, должен быть определен расход газа через турбину, необходимый для 
обеспечения заданной мощности турбины. 

О п р е д е л е н и е  п о т р е б н о г о  р а с х о д а  г а з а  
ч е р е з т у р б и н у  

В первом приближении р асход газа определя ется с помощью графических 
зависимостей, приведеиных на рис. 4.58. Для этого по исходным данным сле
дует определить средний диаметр колеса и отношение скоростей и/сад , зная 
окружную скорость и адиабатную работу ( о ,  Т� , k и R). 

Затем задаются величиной зазора между колесом и корпусом д = 1+ 
3 м.м. В случае колеса без бандажа - это  р адиальный зазор ; для колес с бан
дажом под д понимают минимальный (осевой или радиальный) зазор (см.  
р азд. 4.5. 1 ) .  По величине зазора определяют относительную величину 
ii: д/Dср ·  

З адаются несколькими значениями р асхода газа  G, чтобы определить по  
формуле ( 2 .  1 85)  значения ns т ,  которые должны лежать в пределах 1 0+40 ; 
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адиабатный объемный расход газа на входе в колесо Q 1 а д ,  входящий в фор
мулу (2. 1 85) , определяется следующим образом : 

где 

а ПRТtа л Qlaл = -- = --'-='-Q !ад P l 

1l 
• (  .Тг - 1 2 

)ii=t  
Pl = Ро 1 - k + 1 Act ад ; 

' ( k - 1 2 ) Т18 11 = Т0 1 - -- Ас , k 
+ 1 1 8 1 

(4. 194) 

(4. 1 94' ) 
та к " а "  

Pt Q taд = R-T · (4.  1 95) 
l a :t 

В качестве автономной турбины применяют активные турбин� (Qт = О) 
(для активной турбины Сt а д = Сад ;  Pt = P2) .  По значениям и/са д, L\ и nsт  с 
помощью рис. 4.58 для каждого из выбранных значений а определяют к. п. д. 
турбины Т} т . Расход G, при котором мощность турбины N т =  GL:дТJ т  совпа 
дет с заданной, является потребным расходом газа через турбину. Эта вели
чина используется при дальнейших расчетах. В конце расчета может ока
заться, что полученное з начение мощности отличается от заданного более, 
чем на 5% . В этом случае следует повторить расчет, изменив исходную вели
чину расхода . 

Р а с ч е т п а р а м е т р о в  п о т о к а  в о с е в о м  з а з о р е  
м е ж д у  с о п л о в ы м  а п п а р а т о м  и р е ш е т к о й  к о л е с а  

Расчет параметров в осевом зазоре ( выход из соплового аппарата - вход 
в колесо ) необходим для определения размеров соплового аппарата и решет
кп колеса. 

Угол потока в осевом зазоре выбирается в пределах а 1= 1 5°+20°. Скоро
стной коэффициент соплового аппарата можно принять <р =0,92+0,96. 

Основные формулы для расчета параметров потока были приведены в 
разд. 4 .2 . 1 . 

Напомним,  что число М можно выразить через приведеиную скорость Л:  

где а - скорость звука, 

с 
М = - , а 

а =  JfkRT; 

! 2 
Л2 

M = J  k + 1  
k

- 1 , 1 - -- 1\ 2 
k + 1 

(4. 196) 

(4. 1 97) 

(4. 1 98)  

Приведенный расход q (Л) можно определить с помощью газодинамиче
ских таблиц или по формуле 

1 

r k + 1 ( k - 1 )]Г-Г q (Л ) = л L-2- 1 - k + 1 Л2 (4. 199) 
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О п р е д е л е н и е р а з м е р о в  с о п л о в о г о  а п п а р а т а  

В случае турбины с nолным nодводом газа ( е= 1 )  высота сопловой ре
шетки оnределится по формуле (4.63) . 

Оnределение размеров соnлового аnпарата nарциальных турбин целесо
образно начинать с нахождения высоты лоnатки колеса по ф ормуле (4. 1 32) . 
Для этого следует задаться шириной решетки колеса Ь и относительным ша-
гом t (в  nервом nриближении) .  В дальнейшем надо убедиться в том, что от
ношение hп/Ь получилось больше единицы. 

По найденной высоте лоnаток колеса, с учетом nерекрыш, определяется 
высота соnлового апnарата hc из формулы (4.7 1 ) . Дальнейший ход расчета 
ясен из разд. 4 .  3 .  3 .  2. Отметим, что в случае конических сопел шир ина сопло
вого аnпарата оnределится nостроением конического соnла. 

О n р е д е л е н и е  р а з м е р о в  р е ш е т к и  к о л е с а  

Профиль решетки колеса выбирается из атласа профилей (см. работу [4] ) . 
Для выбора nрофиля необходимо знать углы потока на входе в решетку и 
на выходе из нее (�1 и �2) и число M w2 = Mw • Профили решеток колеса 8 i{  t 

активных турбин обозначены в атласе буквой Р. Угол nотока на входе /l1 
определяется из треугольника скоростей (см. разд. 4.2. 1 . 1 ) .  

Угол nотока н а  выходе �2 можно определить и з  формулы (4.72) , выбрав 
высоту лоnатки на выходе 

h2л = h1л  + (О + 5)_::.м.м , ( 4. 200) 

или, задаваясь углом (32, можно оnределить h2л по формуле (4 . 72) . 
Для определения �2 по формуле (4.72) следует задаться скоростным ко

эффициентом 'ljJ, который nозволяет н айти значение q (Л..,, ) [см. форму
лу (4.73 ) ] ; в дальнейшем значение 'Ф уточняют. В ыбранный профиль изменяет
ся геометрически nодобно nрименительно к рассчитываемой турбине. Если 
радиусы скругления кромок лоnаток nолучаются слишком малыми (нетехно
логичными) , то следует увеличить радиус посредством наращива ния профиля 
со стороны корытца. 

Выбрав nрофиль решетки, по его графическим характеристикам (см. ат
лас nрофилей [4] ) находят �ометрические nараметры решетки.  Выбрав вели
чину относительного шага t в диапазоне оnтимальных значений,  оnределяют 
по приведеиным в атласе зависимостям угол установки nрофиля :х:. при ко
тором обесnечивается необходимый угол выхода �2• Можно nри этом принять, 
что 

. а2 �2 = �2эф = arc S IП t' 
Найденное значение угла установки nозволяет оnределить хорду про

филя 

шаг решетки 

и число лоnаток 

ь 
Ьл = -. -, 

S IП  Х 

nDcp 
z = -- .  

t 

(4. 20 1 ) 

(4. 202) 

(4. 203) 

После этого можно оnределить коэффициент потерь в решетке �. исnоль
зуя гр афические характеристики выбранного профиля. При этом следует учесть 
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отличие выбранных геометрических параметров  решетки от тех, при которых 
получены указанные хар актеристики. Для этого используют приведеиные в 
атласе [4] обобщенные зависимости. 

П а р а м е т р ы п о т о к а  н а  в ы х о д е  и з  к о л е с а  

Абсолютная скорость на выходе и угол потока а2 определяются из треу
гольника скоростей (рис. 4.97, г) : 

С2= Jf(w2 s iп �2)2 + (w2 co s [32 - u )2 ;  
� s iп �2 а2 = arc tg 

w2 cos Р2 - и · 

о) 
2) 

(4. 204) 

(4. 205) 

Рис. 4. 97. Схем а  проточной части и треугольники скоростей для рассчитанной 
автономной турбины ЖР Д:  

а-м еридиональное сечение; б-разnертка соплового аппарата н решетки р а бочего колеса 
на  среднем ди а метре; в-профипь и межпоп аточный кана.� р абочей решетки ;  г-тре

угоЛЕ.ни ки скоростей 
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Температуру торможения находят из формулы 

* k - 1 Т = Т 2 + -- с�_ . 2 2kR 
Полное дав .'!ение на выходе может бы rь найдено 

k 
р ( k - 1 )k- 1 

- =  1 - -- Л2 
р* k + 1 ' 

(4. 206) 

из общего выражения 

(4. 207) 



где 

а,р = -.  / 2 -
k

- RP .  v k -t- 1 

О п р е д е л е н и е р а б о т ы, м о щ н о с т и и к . п. д .  

(4. 207а) 

Мощность, работу и к. п. д. турбины рассчитывают с по:��ощью зависимо
стей, приведеиных в разд. 4.4 .2 и 4 .5. 

Если полученная в результате расчета величина мощности будет отли
чаться от з аданной более, чем на 5 % ,  расчет следует повторить, изменив ве
личину р асхода газа через турбину. 

Более подробно порядок расчета можно проследить по приведеиному в 
табл. 4.3 примеру р асчета . Проточная часть и треугольники скоростей для рас
считанной турбины приведены на рис. 4.97. 

Отметим, что порядок расчета энергетических хар актеристик турбины до
статочно подробно изложен в р азд. 4.7.2.3. 

cl. о = 
о = 
� 

Таблица 4 . 3 
П р и ме р рас че та автоно мно й о днос т упе нчато й тур б ины ЖР Д 

Наи менование Обозна- Н0�1ер Размер- Примеч а-
величины ч ение формулы ность Величина ни е 

-
1 

2 
3 

4 
5 

6 
7 

8 

9 
1 0 

1 1 

1 2 

13  

2 3 4 5 6 7 

А. И с х о д н ы е д а н н ы е  

Мощност ь  турбины Nт квт 1200 З адана из 
расчетов на-
сос о в 

Ч астота вращен ия (о) с ек-1 24 1 0  То  же 
Полное давление на .. н.j.м2 60 · ! 05 Задано из 

входе Ро расчета ТНА 

Давление на вы ходе Р2 н.j.м2 2 , 5 · 1 05 
(см. гл. 5) 

Задано 
Полная температура т* о к 1000 То же 

газа на вход е  о 
Газовая постоянная R джj(кг · •К) 400 
Показатель адиаба- k 1 , 33 

ты 

Б .  Р а с  с ч и т ы  в а е м ы  е и в ы б и р а е м ы  е в е л и ч и н ы 
а ) Определен.и е потребного расхода газа 

Окружная скорость и 
на среднем диаметре 

Средний диаметр Dcp 
Отношение давле- о = р� 1 Р2 ний 
Адиабатная работа L* ад 
Адиабатная с корость С ц  
Отношение 

. теИ 
с корое - и,'са 1 

1 6 *  

.мjсек 

.м 

(4 . 3) джjкг 
(4 . 102а) .мjсек 

300 

0 , 25 

24 

89 · 1 04 
1 330 

0 , 225 

Задаемся 

См. разд • 

4 . 4 . 2  
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2 3 

14 Минимальный  (осе- .:1 
вой или рад иальный) 
зазор между колесом 
и корпусом (турбина 
с бандажом) 

15 Относительный ми- A!Dcp 
нимальный зазор 

16 Потребный расход О 
г а за 

1 7 Коэффициент бы-
строходности турбины 

18 Удельная работа 
турбины 

19 Коэффициент рабо-
ты 

4 

(2 . 1 85) 

(4 . 1 ) 

(4 . 2а) 

Продолжение 

5 6 \ 7 

м 1 , 5 · 1 0-З Задаемся 

0 , 006 

1Сг/се1С 2 , 67 Определя-

дж(!Сг 
22 , 4 

45 · 1 04 

ется с по
мощью гра
фиков, при
ведеиных на 
рис . 4 . 58 

См. также 
разд.  4 . 8 . 1 . 1 

4 , 97 См. также 
разд .  4. 8 . 1 . 1  

б) Параметры п о т о/Са в осевом зазоре межд.v сопловым аппарато м 
и !Солесом (выход из соплового аппарата-вход в !Солесо) 

20 У гол пот01: а 

21 С !{оростной коэффи-
циент 

22 Скорость на выходе 
из соплового аппарата 

23 К ритическая с ко-
рость звука для тече
ния в сопловом аппа
рате 

24 Приведеиная сi<о-
рость 

25 Коэффициент полно-
го давления 

26 Полное давление в 
осевом зазоре 

27 Статическая темпе-
тура в зазоре 

28 Плотность газа в 
зазоре 

29 Скорость звука в 
за зоре 

30 Ч исло М 
3 1  Относительная ско-
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рость на входе в ко- � 
лес о 

(4 . 33) 

(4 . 207а) 

(4 . 17) 

(2 . 192) 

(4 . 1 94)' 

(4 . 1 95) 

(4 . 1 97) 

(4 . 1 96) 

угловые 
гра дус ы 

мjсе/С 

.м{се/С 

м{се!С 

17 Задаемся 

0 , 94 То же 

1 250 

676 

1 , 84 

0 , 584 

35 , 7 · 105 См. разд .  
4 . 3 . 1 . 1  

5 15  

1 , 21 

520 

2 ,4 
965 С м. разд. 

4 . 2 . 1 . I 



. 2 

32 Те мпература тормо-
жения в относитель

ном движении 
33 Критическая с ко-

рость 
34 Приведеиная ско-

рость 
35 Число М в относи-

тельном движении  
3 6  Полное давление в 

относительном движе
нии 

3 

т* �· , 

акр w 
лw, 
Mw , 

Р;, 

4 

(4 . 7) 

(4 . 2 1 ) 

(4 . 1 98) 

(4 . 8) 

5 

.мjсе" 

Продолжение 

6 1 7 

805 

605 

1 , 6  

1 , 83 

17 , 6 · 105  

в) Определение оптиАtальной высоты лопаток колеса 

37 Ширина решетки 
38 Относительная ши-

рина 
39 Относительный  шаг  

решетки (в первом 
приближении) 

40 Ч исло Рейнольдса 
диска колеса 

4 1  Число Рейнольдса 
бандажа 

42 Относительная вы-
сота лопатки 

43 Высота лопатки 

ь 
b 1 Dcp 

t 

(4 . 1 32) 

0 , 0 1 4  
0 , 056  

0 , 6  

5 · 1 05 

5 · 1 03 

0 , 1 15 

0 , 0295 

Задаемся 

Задаемся 

Задаемся 

То же 

г) Определение размеров соплового аппара та, состоящего из конических 
сопел 

44 Перекр ы ша на пе- дhп 
рифери и 

45 Перекрыша у дhвт 
втулки 

46 Высота соплово го hc 
аппарата 

47 Суммарное мини- Fml n 
мальное се чение со-
пел 

48 Скоро стной ко эффи- ер' 
циенrr конической час-
ти сопла 

49 Степень у ширения 7� 
сопла 

50 Плошадь сопел в F� 
конце конической час-
ти 

(4 . 7 1 ) 

(4 . 40) 

(4 . 53) 

(4 . 67) 

,м2 

0 , 00 1 Задаемся 

0 , 0005 То же 

0 , 028 

4 , 24 · 1 04 Принима-
ем акр = 1  

0 , 98 Задаемся 

4 

1 7  · 1 0-4 
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2 3 4 

5 1  Площа,1 ь  выхода и з  Fc 
сопел 

52 Степень парциаль- (4 . 70) 
нос т и 

53 Количество сопел Zc (4 . 69) 
54 Большая ось эллип- ас 

са се чения сопел на 
выходе 

55 Шаг сопел tc 

56 Минимальный диа- dmln 
метр· сопла 

д) Определение параметров 
57 Угол потока на вхо- ? !  

де в колесо 
58 С ко ростной коэф- о/ 

фициент (в первом 
приближении) 

59 С корость потока на W2 (4 . 27) 
выходе в относитель-
ном движении 

60 Приведеиная с ко- лw, рость 
61  Коэффициент пол- а2 (2 . 193) 

наго давления 
62 Приведенный рас - q (Лw, ) (4 . 1 99) 

ход 
63 Высота лопатки на h2л (4 . 200) 

выходе 
64 Угол потока на вы- �2 (4 . 72) 

ходе в относительном 
движении 

65 Профиль 
Р-2 1 1 8 8  

решеткп 

66 Относительный шаг t 
решетки 

67 У гол установки 

68 Хорда лопатки 1 ь" (4 . 20 1 )  
69 Шаг решетки t (4 . 202) 
70 Кошщоо '"""" l z (4 . 203) 
7 1  Относительная дли- h_, t ь.l 

на лопатк r :  
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Продолжение 

5 б 1 7 

м2 88, 1 · 10-4 См. раз д .  

0 , 264 

3 м 0 , 095 

м 0 ,093 

0 ,0 136 

решетки колеса 
угловые 22° 10' 
градусы 

0 ,88 

мjсе/С 850 

1 ,4 1  

0 , 635 

0 , 83 

м 0 , 0295 

гулоны е  17° 10'  
градусы 

0 , 684 

угловые 87 
градусы 

м 0 , 0 1 4  
м 0 , 0095 

82 
2 , 07 

4 . 3 . 3 . 2  

С м. разд . 
4 . 3 . 3 . 2  

Принимаем 
ac-tc 

=0 02 t� ' 
См. разд . 
4 . 3 . 3 . 2  

С м. разд . 
4 . 3 . 2 . 1 

Задаемся 

Задаемся h2л = h1л 

Выбираел1 
из атласа [4] Выбираем 
из диапазо-
на оптималь-
ны х  значе-
ний 

Опреде-
ляе�1 по ха-
рактерист и-
кам профиля 



2 3 4 5 6 

72 Коэффициент потерь 0 , 22 
в решетке 

73 11 Скоростно!r коэф - 1 
фициент 

(2 . 1 95) 1 0 , 88 

е) Параметры потока на выходе из колеса 

74 1 Стати ческая темпе- Т2 (4 . 1 94)' о к  580 
ратура 

75 Абсол•отная ско- с2 (4 . 204) . !.f  се к 598 
рость 

76 Угол потока на вы-
ходе в абсолютном 
движении 

77 Температура  тор�!О· 
жения 

78 Критическая ско-
рость звука 

79 Приведеиная ско-
рость 

80 Давление торможе-
ния 

т* 2 

(4 . 205) угловые 
г радусы 

(4 . 206) ок  

(4 . 207а) мjсек 

(4 . 207а) 

(4 . 207) н 1 м2 

680 

555 

1 , 07 

5 · 105  

Продолжение 

1 7 

Оп r>еделя
ем по ха
рактеристи
к ю r  профиля 

ж) Определение работы, мощпости и к. 11. д турбины 
8 1 Отношение скорое- и ! с 1  0 , 24 

82 
83 
84 
85 

т ей 
Окружной к. п. д. 
Окружная работ а 
Расход утечек 
Расход газа через  

решетку колеса 
86 Расходный к. п . д. 
87 Окружная .IIO Щ· 

ность 

'Yiu 
Lu 
G y 
G' 

(4 . 97) 
(4 . 34) 
(4 . 1 1 1 )  
(2 . 249) 

(2 . 255)' 
(2 . 234) 

88 Мощность дискового N тр . д  (2. 202) 
трения 

89 Мощность трения N тр . б  (4 . 1 16) 
бандажа 

90 Мощность потерь ,  
связанных с парциаль
ным впуском 

9 1  Эффективная мощ-
ность турбины 

92 Эффективная р або -

93 

94 

та 
Коэффициент рабо

ты 
Эффективный 

к. п .  д. турбины 
'11т 

(4 . 1 1 8 ) 

(4 . 1 20) 

(4 . 1 ) 

(4 . 2а) 

(2 . 259) 

дж; кг тег ' с ек 
кг ,  с ек 

квт 

квт 
квт 

квт 

!{вТ 

дж, кг 

0 , 579 
5 1 , 5 · ! 01 
0 , 07 
2 , 6 

0 , 975 
1 340 

] , 5  

о ' 1 3  

7 1  

1 259 , 4  

47 , 1 · 1 04 

5 , 22 

0 , 53 

С ы .  разд. 
-± . 5 . 2 . 1 .  
Задаемся 

Rед=5 · 105; 
Rer.=5 · 103 
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4.8.2.2. Особенности расчета двухступенчатой 
автономной турбины со ступенями скорости 

При м алых отношениях и/Сад  (и/сад<О,2-+-0,25) для повышения к. п .  д.  
целесообразно применять двухступенчатую активную турбину со ступенями 
скорости. Эти турбины, как и одноступенчатые, являются высокопереладными 
и сверхзвуковыми. 

Потребный расход газа через турбину определяют аналогично тому, как 
определяют расход для одноступенчатой активной турбины (см. разд. 4 .8 .2 . 1 ) ,  
с использованием зависимостей, приведеиных н а  рис.  4.75. 

Пр офили лопаток рабочих решеток и направляющего аппарата выбира
ют из атласа профилей [4] . При расчете можно принять высоты рабочих лопа
ток первой и второй ступеней и направляющих лопаток одинаковыми или 
плавно возрастающими.  

Потери мощности и к. п.  д. двухступенчатой турбины рассчитывают в со
ответствии с данными, приведеиными в р азд. 4.6 .2.2. Отметим, что р абочие 
лопатки первой и второй ступеней могут р асполагаться на одном диске (см . 
рис. 4.67) . В этом случае в дисковые потери турбины войдет трение диска и 
цилиндрической поверхности на периферии диска. Приближенно можно при
нять сумму этих потерь равной удвоенным потерям на  трение диска .  

В связи с р астеканием газа по дуге степень п арциальности в направляю
щего аппарата должна выбираться большей, чем для соплового аппар ата пер
вой ступени. Поэтому дуга, занимаемая направляющим аппаратоы,  должна 
быть больше дуги, занимаемой соплами .  Можно принять: 

tн. аZн.а = tcZc + (О , 05 -+- О ,  1) :rtDcp• 

Отметим, что при дозвуковых скоростях и полно�! подводе газа для 
уменьшения потерь (посредством уменьшения скоростей потока)  вводят не
большую степень реактивности для первой и второй ступеней (Qт = 0.02-+-0,08) . 
Такие турбины условно называют активными турбинами со ступенями скоро
сти, хотя по принцилу работы они  являются реактивными многоступенчаты
ми турбинами с малой степенью реактивности. Такие турбины применяются 
главным образом в промытленной энергетике. В ведение реактивности в пар
циальных турбинах ЖР Д нецелесообразно, так как это приведет к увеличе
нию перетекания газа по неактивной дуге окружности. 

4. 8. 3. ВЫБОР П А РАМЕТРОВ И П О РЯДО К РАСЧ ЕТА 
П Р ЕДКАМ ЕР Н ЫХ ТУРБ И Н  

4.8.3. 1 .  Предкамерная осевая турбина 

В разд. 4.8. 1 .2 указывалось, что  предкамерным турбинам
· 
соответствуют * 

невысокие значения Lад ,  поэтому предкамерные турбины, как прави.1о, мож-
но  выполнять одноступенчатыми. Для предкамерных турбин ufcaд > 0,5-+-0,6; 
в связи с этим (см. рис. 4.48) для получения м аксимального к. n .  д. nред
камерные турбины можно выполнять реактивными. Однако реактивным тур
бинам соответствуют значительные осевые усилия, затрудняющие конструи
рование ТНА. Поэтому при расчете следует принимать Q т = О  или вводить не
большую р еактивность (Q т .;;; 0,3) . 

А . ИСХОДНЫЕ ДАННЫЕ И ИХ ВЫБОР 

Такие исходные данные, как мощность турбины, частота вращения ,  физн 
ческие константы рабочего тела  задаются и выбираются так же, как  и для 
автономной турбины (см. раз д. 4.8.2. 1 ) .  
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Для nредкамерной турбины заданным также я вляется р а с х од га за . Рас
ход оnределяется схемой системы nитания (см.  разд. 1 .4.2 )  и заданной темnе
ратурой газа . nеред турбиной. В системе nитания с окислительньш газогене
ратором через турбину nроходит весь расход окис.•штеля и небо.тьшой расход 
горючего, необходимый для обесnечения заданной темnературы газа .  Для 
окислительного газа R = 200+300 дж/кг. Темnература окислительного газа 
выбирается в nределах Т;= 600+800° К. 

При восстановительном газогенераторе через турбину nроходит весь рас
ход горючего и небольшал часть р асхода окислите:IЯ (nодробнее см . да.11ее 
р азд. 5. 1 .  2) . 

Давление на выходе из турбины определяется давлением в камере сгора
ния ЖР Д. Давление на входе оnределяется из  условия обесnечения баланса 
мощностей насосов и турбины (см.  разд. 5. 1 .2 ) . Давления на входе и на вы
ходе оnределяют отношение давлений б и адиабатную работу турбины.  

Б. ПОРЯДОК РА СЧЕТА И ПРИМЕР РА СЧЕТА 

В результате расчета nредкамерной турбины должны быть оnределены 
геометрические размеры элементов турбины, nри которых будет обеспечивать
ся заданная мощность nри заданном расходе. Эти размеры необходимы для 
разработки конструкции турбины. Помимо размеров, оnределяются n а р а м етры 
потока в характерных сечениях турбины. 

О п р е д е л е н и е  о к р у ж н о й с к о р о с т и  н с р е д н е г о  д н а м е т р а  

Р асчет турбины целесообразно начинать с оnределения величины окруж
ной скорости и среднего диаметра .  Для этого надо задаться стеnенью р еак
тивности турбины. Если п. т >50--;-60, то предкамерная турбина может быть 
выполнена с полным nодводом газа (в = 1 )  (см. разд. 4 .5.4.2) и тогда можно 
задаться стеnенью реактивности Q т>О. 

Если оказалось, что п. т <50+60 (малорасходные nредкамерные турбины; 
турбины на восстановительном газе) , то для nовышения к. п .  д. целесообраз
но вводить nарциальный впуск (в< 1 ) .  Тогда расчет nредкамерной турбины 
ведется аналогично расчету автономной турбины (см.  разд. 4.8.2 . 1 ) .  

Для предкамерных турбин с п олным подводом ( в= 1 )  окружной к .  п .  д. 
достаточно близок по величине к эффективному к. n. д. Поэтому оптимальное 
отношение и/сад  при выбранном значении Qт можно определить с nомощью 
рис. 4. 48. По величине и/са д  и Сад  найдем окружную скорость и, а затем Dc p ,  
так как частота вращения задана . 

О п р е д е л е н и е  р а з м е р о в  с о п л о в о й  р е ш е т к и  

Расчет размеров сопловой решетки целесообразно начать с определения 
высоты hc . Для этого следует задаться углом потока на выходе а1 = 20+25° 
и выбрать в первом приближении значение скоростного коэффициента IP· Для 
предкамерных турбин qJ= 0,96+0,98. В ысота сопловой решетки определяется 
по формуле (4.65 ) . 

Ширина решетки выбирается из конструктивных соображений. Можно 
принять Ь с = I О+ЗО мм. 

Профиль сопловых лопаток выбирается из атласа профилей [4] по зна-
чениям ао, а, и Мс1 • (Угол потока на  входе ао можно принять р авным 90°) . an . 
Профили сопловых решеток обозначены в атласе [4] буквой С. По характери-
стикам выбранного профиля определяют относительный шаг Т; он должен 
находиться в диапазоне оптимальных значений. По величине относите.1ьного 
шага tнаходят установочный угол профиля х. при котором обеспечивается 
необходимый эффективный угол решетки а1э Ф ·  Эффективный угол аiаФ = 
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= arcsin (a/t ) связан  с углом потока а1 следующюt соотношение:.r ,  вытека 
ющим из ура внения ( 4.38) : 

(4. 208) 

Число лопаток и коэффициент потерь в решетке определяются так же, как 
и в разд. 4.8 .2 . 1 .  

После этого можно приступить к р асчету параметров потока в осевом за 
зоре  между сопловым аппаратом и колесом. 

О п р е д е л е н и е  р а з м е р о в  р е ш е т к и  р а б о ч е г о  к о л е с а  

Высота лопатки на входе определяется с учетом перекрыш (см. 
разд. 4.3.3.3) . 

Углы потока на входе и на выходе определяются так же, как н при рас
чете автономной турбины (см. раз д. 4.8.2. 1 ) .  

Рис. 4.98. Схем а проточной части и треугольники ско
ростей для рассчитанной предкамерной осевой турби

ны ЖРД: 
а-меридиональное сечение; б-развертка сопловой и ра бо
чей решеток на среднем ди аметре; в-треугольники СI(О

ростей 

По значениям Bt .  в2 и Ми'
2а л 

выбирается в атласе профилей [4} р абочий 

про филь. 
По характеристикам выбранного профиля определяют парюrетры рабочей 

решетки и потери .  Для определения эффективного угла р абочей решетки ис
пользуетсн формула, аналогичная формуле (4.208) : 
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Ширина  рабочей решетки может быть вы бр ана в днапазоне Ь " = 1 5-+-
40 .м.м. 

После этого можно рассчитать параметры потока на выходе из колеса, 
потери ,  мощность и к. п .  д. т_урбины. 

J ipи • = 1 Nт = Nu - Nтр . д - Nтр . б· (4. 209) 

Если полученная в результате расчетов мощность будет отличаться от 
заданной более, чем на 5 % ,  то следует повторить расчет, изменив давление 
на входе в турбину или температуру газа (при изменении температуры бу
дет меняться и расход газа ) . В случае значительного изменения температуры 
и давления должен быть уточнен баланс мощностей турбонасоснаго агрегата. 

Более подробно порядок расчета можно проследить по примеру расчета, 
приведеиному в табл. 4.4. 

Проточная часть и треугольники скоростей для рассчитанной турбины 
приведены на рис. 4.98. 

N2 по 
пор. 

---

1 

2 

3 

4 

5 

6 

7 

8 

Таблица 4.4 

П р и мер р асчета о сев о й п редкамерн ой тур б ин ы Ж РД 

Наименование Обозн а- Но м ер Разм ер- Ве лич ина Примечанне ве ,шчины ч е н ие фор�!УЛ Ы н ост ь  

2 3 4 5 6 7 

А. И с х о д н ы е д а н н ы е  
Мощность тур- Nт К87 4 1 50 Задана из 

бины расч етов на-
сос о в 

Частота вра ще- U) сек-1 24 1 0  Т о  же  
ния 

Расход газа G кг.jсе/С 85 Задан из  
расчета ТНА 

Полное давление * 1 40 · 105  
(см. гл. 5) 

Ро н.,'.м2 То же на входе Давле ние на вы- Р2 н.j.м2 1 00 · 10 5  
ходе 

Полная те м п ера- т* · к  700 Задана о тура газа на вхо-
де 

Газовая постоян- R дж/(«г · "К) 280 То же 
на я 

Показатель  ад и- k 1 , 33 
а ба т ы  

Б. Р а с с ч и т ы в а е м ы е и в ы б и р а е м ы е в е л и ч и н ы 
а) Определен.ие О!€ружной скорости и среднего диаметра турбины 

9 Отношение ДаВ•  8 1 , 4 
лен

ий 1 0  Адиабатная 
* 

(4.3) дж j1•г. 6 , 5 · 1 04 ра- Lад бота турбины 
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Продолжение 

2 3 4 5 6 1 7 

1 1 Коэфф1 : циент пs т (2. 1 85) 1 37 

1 2  
б ыстрох о л и ости  

Степ ен ь  парци- Принима-
аль ности е �1 Е= 1 ,  так 

как пsт>  

1 3 Ст епен ь ре а к- Q 1  0 , 2 

> 50 +  70 (см. 
разд. 4.5.4.2) 

Задаемся 
тивности 

14 Отнош ение с ко- и ' сад 0 , 52 

) 3'"""" 

рост ей с помощью 
1!)  Адиабатная с ко- Сад (4. 102а ) мjсе� 360 рис. 4.48 (см. 

рость разд. 4.4.2) 

1 6  Окружная с ко- и мjсе� 1 88 C �r .  пп. 1 4  
рость и 1 5  

17 Средниi'r диаметр Dcp м 0 , 1 56 

б) Определение высоты сопловой решет�и 

1 8  Адиаб атная ра- L '  (4.88 ) дж f�г 5 , 2 · 1 04 
бота соплового a n - а ' •  

1 9  
парата 

(4. 103) ;322 , 5 Адиаб атная ско- C J a,t м се� 
рость и стечения из 

20 
соплового аппарата 

Скоростной козф- 'F 0 , 975 Задаемся  
фициент ( в  перво �r 

2 1  
приближении)  

(4.33) 3 14  В первом Скорость на вы- С ! м 'се� 
ходе из соплового прJiближении 

22 
аппарата 

То же Критическая ско - а н<р (4.207а) мjсе� 472 

23 
рость звука 

0 , 665 Приведеиная Ас , 
24 

скорость 
Приведенный q(Лс, ) 0 , 865 

25 
расход 

Коэффициент пол- а ! (2. 1 92) 0 , 98 

26 
ного давления 

Угол потока а! угло- 24 Задае�!ся 
вые гра-

27 
дусы 

В перво м Высота сопловой hc (4.63) м 0 , 024 
решетки приближе -

нии 
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Продолжение 

2 3 4 5 6 1 
7 в) Определп:ие параметров сопловой решетки 

28 

29 

30 

3 1  

32 

33 

34 
35 
36 

37 

Угол потока на 
входе 

Число М, под
с читанное по ади
абатной скорости 

Эффективный 
угол ре шетки 

Наименование 
профиля С-9022А 

Относительный 
шаг 

Угол установки 
профиля 

Ширина  решетки 
Хорда профиля 
Ш аг ре шетки 

Количество соп-
ловых лопаток 

!- с 
Ьл , с 

t с 

. с 

38 Относительная h- c 1 hл . c 
высота лопатки 

39 Коэффициент по- (с  
терь в ре шетке 

40 Сr<Оростной ко -
эффициент решет
ки  

(4. 1 98) 

(4.208) 

(4.20 1 ) 
(4.202) 

(4.203) 

(2. 194) 

1 угло-

1 вые rр�
дусы 

угло
вые гра
дусы 

угло
вые гра
дусы 

.м 
м 
м 

90 

0 , 652 

22° 1 0 ' 

0 , 79 

45°20 ' 

0 , 0 1 3  
0 , 0 1 83 
0 , 0 145 

34 

Задаемся 

В ыбиJ:ае м 
по атласу [4] 

Задаемся 
в диапазоне 
оптимальных 
значений 

Определя
ем по харак
теристикам 
решетки 

Задаемся 

С�! .  пп.  32 
и 35 таблицы 

1 , 3 1  См. пп. 27 и 
34 таблицы 

О , 05 Определя-

0 , 975 

е м по харак
т еристикам 
р ешетки 

г) Па раметры пст с ка в осевс.м зазоре 

4 1  Полное давление 

42 Статическое 
давление 

43 Статическая 
те мпература 

44 Плотность газа 
45 Скорость звука 
46 Ч исло М 
47 Относительная 

17 

скорость на входе в 
рабочую ре шетку 

2775 

* Ptc 
(4. 1 94) н,'м2 

(4. 1 94)' о к 
(4. 195) кгjмЗ 
(4. 1 97) м · сек 
(4 . 196) 

1 37 · 1 05 См. разд. 

1 08 · 1 05 

657 

58 , 7 
498 

0 , 63 
1 58 

4.3. 1 . 1  

С м .  разд. 
4.2. 1 . 1  
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Продолжение 

2 3 4 5 6 1 7 

48 те�rпература тор- т� (4.7) о к 668 
�южения в относи - 1 

тельном движении 
49 Критичес кая ско- акрw (4.2 1 ) .м 'сек 461  

рость звука в от-
носительно�1 дви-
же нии 

50 Приведеиная ско- Aw, 0 , 343 

5 1  
рость 

Приведенный q(Лw, ) (4. 1 99) 0 , 5 1 2  

52 
расход 

Число М в отно- M w, (4. 1 98) 0 , 32 
сительном движе-
нии 

53 Полное давление 
* (4.8) н. '.м2 1 1 4 · 105 Pw, в относительном 

движении 

д) 
Определе ние параметров рабоч,ей решетки 

54 Высота лопатки htд (4.7 1 ) .м 0 , 027 Задае мся 
на входе Ah11 = 2 · 1 0 -3 

.М; A h8т= l X  
Х 1 О -з .м 

55 Угол потока на о угло- 52 См. разд. !.J l 
входе вые гра- 4.3.2 . 1  

56 Адиабатная ско- W2н (4. 1 9) 
дусы .мjсек 226 

рость на выходе 
из колеса 

57 Приведеиная Aw 2a 1 ( 4.2 1 ) 0 , 493 
адиабатная ско -

58 
рость 

Число м, под- Mw2a 1 (4. 1 98) 0 , 465 
считанное по адиа-
батной скорости 

За .1,аемся 59 Скоростной ко - � 0 , 95 
эффициент (в пер-
вом приближении) 

60 Относительная w2 (4.20) .м: сек 2 1 5  
скорость на выхо-
де из колеса 

6 1  Приведеиная Aw , 0 , 469 
с корость 

62 Приведенный q(Лw J )  (4 . 1 99) 0 , 70 
расход 

63 Коэффициент а2 (2. 1 93) 0 ,99 
полного давления 

64 У гол потока на �2 (4.72) угло- 29 Задаемся 
выходе в относите- вые гра- h2л=h1л И 
льном движении д усы оцениваем 

Оу по форму-
ле (4. 1 1 1 ) 
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65 

2 

Эффективный 
у r ол ре шетки 

66 Наю•енование 
профиля С-6030А 

67 Относительный 

ев  

69 
70 
7 1  

72 

шаг 

Угол устаf:овюr 
профиля 

Ширина решетк и 
Хорда лопатки 
Шаг решетки 

Количество лопа-
ток колеса 

3 

< "  

73 Относительная hл.' Ьл . к 
высота лопатки  

74 Коэффициент по- �к 
терь в решетке 

75 Скоростной ко :;  ф- <jJ 
фициент 

Продолжение 

6 7 

(4.208а ) угло- 24°30 ' 1 Задаемся 
т = 1 , 08 вые гра-

дусы 

угло
вые гра
дусы 

.м 
(4.20 1 )  .м 
(4 .202) .м 
(4.203) 

(2. 1 95) 

0 , 657 Задаемся 

66°40 ' 

0 , 0 1 5 
0 , 0 1 65 
0 , 0 107 

46 

в диапа зоне 
оптималь
ных значе-
ний 

Определя
ется по ха
рактеристи
кам решетки 

См. пп. 67 
и 70 таблицы 

1 , 62 См. пп. 54 
и 70 таблицы 

О , 095 Определя-

0 , 95 

ем по харак
теристикам 
решетки 

е ) Параметры потока на выходе из колеса 

76  

77 

78 

79 

80 

8 1 

82 

83 

84 

1 7* 

Полное давление 
в относительном 

движени и  
Абсолютная ско

рость на выходе из  
колеса 

Угол потока на 
выходе в абсолют
ном  дви жени и  

Статическая тем
пература 

Температура тор
:vюжения 

Критическая ско 
рость звука 

Приведеиная ско
рость 

Давление тормо
жения 

Плотность газа 

(4.207) 

(4.204) 

(4.205)  

(4 . 1 94)' 

(4.206) 

(4.207а) 

(4.207а) 

(4.207) 

(4. 1 95) 

н,f.м2 

.мjсек 

угло
вые гра
дусы 

о к 
о к 

.м;'се .<е 

нf.м2 

кz f.мЗ 

1 1 3 · 1 0 5  

1 06 

86°50 ' 

647 

652 

455 

0 , 233 

102 · 1 05  

55 , 2  
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Продолжен ие 

2 3 4 5 6 1 7 

ж) Опре деление работ ы,  .мощ ности и те. n. д. т у рбины 

85 Отно шен · I е  с ко- и 'с 1 0 , 6 См. n n. 1 6  
ростей и 21 таблицы 

86 Окружной к. n. д. 'I'Ju (4.95) 0 , 838 
87 Окружная рабо- Lu (2.232) дж,' те� 5 , 44 · 1 04  

та 
88 Расход утечек Gy (4. 1 1 1 ) тсz 'сетс 3 , 1 5 
89 Расход через ре- 0 '  (2.249) тсz,' сетс 8 1 , 85 

90 
шетку колеса 

Расходный к.  п .  д. 'l'jp (2.255) ' 0 , 963 
91  Окружная мощ- Nu (2.234) 1С87 4450 

н ость 
92 Мощность тре- Nтр . д  (2.202) те в т  5 , 40 См. разд. 

ния диска 4.5.2. 1 .  
93 Мощность т ре- Nтр· б (4. 1 1 6) 1С8 1 1 , 3 Задаемся 

ния бандажа Rед =5 · 1 05; 

• 94 Эффекти вная N T 
Re6=5 · 103 

(4.209) тсв т 4443 

95 
мощность турбины 

Эффективная ра- L т (4. 1 ) дж,'тсz 5 , 22 - 1 04 

96 
бота турби н ы  

г; Коэффициент ра-
1 

(4.2а) 1 , 48 
боты 

97 Эффективный 1 11т (2.259) 0 , 802 
к .  n .  д. турбины 

4.8.3.2. Особенности расчета радиально-осевых турбин Ж Р Д. 
Пример расчета 

По экономичности р адиально-осевые и осевые турбины примерно ра вно
значны. Диаметральные размеры р адиальной * турбины, из-за значительных 
размеров подводящего устройства, могут превышать размеры осевой турби
ны. В качестве подводящих устройств р адиальных турбин используют спи
ральные подводы (см. рис. 4 . 1 1 ) .  Уменьшить р азмеры турбины можно при
менением торового подвода (рис. 4.99) с радиальным патрубком.  Размеры 
торового подвода выбирают из конструктивных сообр ажений. Сечение под
вода должно быть достаточным для того, чтобы получить малые скорости и 
равномерное поле скоростей на входе в сопловой аппарат.  

Недостатком р адиальных турбин является значительная температур
ная и силовая (от вр ащающихся лопаток) нагруженнесть заднего диска 
колеса ,  усложняющая конструирование турбины. 

Использование радиальной турбины в ЖР Д м ожет быть продиктовано 
конструктивными и технологическими соображениями, например , удобством 
компоновки турбины с камерой сгорания, простотой изготовления и т. п. 

* Как и ранее, под радиальной турбиной будем поним ать радиально-осе- . 
вую центростремительную турбину. 
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О п р е д е л е н  и е о т н о ш е н и я Иt/C t  

Расчет радиальной турбины целесообразно начинать с определения отно
шения u,1/c1 • Из соображений прочности лопатки колеса на выходе следует 
выполнять радиальными ( �1 л = 90°) . В этом случае должно быть обеспечено 
определенное отношение скоростей u1/c1 [см . формулу (4.76а ) ] .  Угол а1 выби

р аем в пределах 1 5+-22°. 

Рис. 4.99 . К примеру расчета центростремительной предкамерной турбины: 

а -схем а проточной ч асти ;  б-треугольники скоростей ; в--исходна я прям ая решетка про
филей; г-развертка решетки в ыходных кромок лопаток колеса 

Зная u1/c,1 , можно определить величину окружной скорости щ ,  �ели из
вестна скорость истечения из соплового аппарата с1 •  Для определения с1 надо 
найти степень реактивности турбины Qт ·  

О п р е д е л е н и е  с т е п е н и  р е а к т и в н о с т и  

Величина степени реактивности должна быть такой, чтобы при выбран
ном значении u1/c1 достигалея м аксимум эффективного к .  п .  д. Учитывая ма
лое отличие оптимальных режимов д.1я эффективного и окружного к. п .  д. ,  
будем определять значение степени реактивности исходя из м аксимума ок
ружного к . п .  д. при выбранном значении u1fc,1 • 

Н а  р ежиме м аксимума окружного к. п .  д. поток на выходе имеет осевое 
направление (минимальные потери с выходной скоростью) .  Отметим,  что осе
вой поток благоприятен для работы камеры сгорания, расположенной за  тур
биной. 

Для осевого выхода из колеса можно записать : 

(4. 2 10) 
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Подставив выражение (4.2 10)  для w2 в формулу (4.9) и использовав со
отношения 

и 

Qт 2 Lад2 = С 
2'1'2 ( 1 - Qт) 

1 

2 2 2 2 w1 = c1 + u1 - C � 1 ros � ,  

пос.1е преобразований получим следующее выражение :  

� = 2 '1'2 (�) cos  а1 + (�)2(.!2)2 (_!__)2 ( 1 _ о/2) + 1 - Qт C t C t U t о/ 

(4. 2 1 1 )  

(4. 2 12 )  

(4. 2 13) 

Выражение (4.2 13)  дает возможность определить степень реактивности 
турбины при выбранном отношении щ/с1 .  Для этого следует задаться значе
ниями !р, ф, c2z/C1m и D2cp/D1  (см. разд. 4.3.4) . Н апомним,  что отношение 
D2c p/D1 выбирается в пределах D2cp /D 1 =0,3-+-0,6. В дальнейшем выбран-
ная величина при необходимости уточняется. '.-\'"' с;, . ·� "' ·. 1-, ', 

Определив Qт , по формуле (4.33) находим скорость с1 и определяем ок
ружную скорость на наружном диаметре колеса ll,J. Скорость не должна пре
вышать (из соображений прочности) 250+300 мjсек. По известным значени
ям щ и частоты вращения найдем наружный диаметр колеса D1 •  

Р а с ч е т  с о п л о в о г о  а п п а р а т а  

Диаметр выхода из соплового аппарата d1 определяется диаметром коле
са D,1. Радиус входа r0 (см . рис. 4.4 1 )  выбираем в пределах r0 = ro/r1 = 1 ,2+ 1 ,4 
(где r1 =d1/2) . Высоту соплового аппарата hc рассчитываем по формуле (4.74) . 

Для получения сопловой решетки радиальной турбины следует восполь
зоваться конформным отображением прямой решетки (см . разд. 4. 3. 4) .  По
этому при расчете соплового аппарата предварительно надо рассчитать пря
мую решетку профилей. Расчет прямой решетки выполняется аналогично рас
чету решетки для осевой турбины (см. р азд. 4.3. 1 .5) . Профиль прямой решетки 
выбирается из атласа профилей [4] из числа профилей группы А (дозвуковые 
nрофили) .  Сопловые профили обозначены буквой С. 

Выбор профиля производится по числу М, подсчитанному по  адиабатной 
скорости на выходе из соплового аппарата, и по значениям углов а1 и а0• 
Угол а0 следует выбирать р авным 90". При угле а0, отличном от 90°, для обес
печения безударного входа потока сопловой аппарат следует выполнять из 
двух секторов с р азличными лопатками:  лопатки одного сектора  должны быть 
зеркальным отображением лопаток другого сектора. 

З адавшись шагом решетки в оптимальных пределах для выбранного про
филя, п о  эффективному углу решетки а1аФ [см. формулу (4.208) ] определяем 
угол установки профиля. Для определения шага прямой решетки t по относи
тельному шагу надо з адаться хордой профиля Ьп .  В еличина хорды выбирает
ся таким образом, чтобы отношение hcfbп превышало единицу, т .  е .  чтобы по
тери, вызванные парным вихрем, были невелики. По хорде профиля опреде
ляем ширину прямой решетки Ьпр [см. формулу (4.20 1 ) ] . 

Коэффициент потерь в прямой решетке определяется по приведеиным в 
атласе [4] характеристикам .  Потери в прямой решетке и в сопловой ради
альной решетке, полученной конформным отображением прямой, можно при
нять одинаковыми. Число Jюпаток сопловой решетки найдется из вытекающего 
из конформных преобразований соотношения (см.  р аботу [7] ) : 

Zc = 
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2:rt Ьпр 
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(4. 2 14)  



Профиль радиальной сопловой решетки строится методом конформных 
иреобразований (см . р азд. 4 .3 .4 ) . Дальнейший nорядок р асчета ясен из nри
ведеиного в табл.  4.5 nример а .  На рис. 4.99 nриведены nроточная часть и тре
угольники скоростей р ассчитанной центростремительной радиально-осевой тур
бины.  

Таблица 4.5 

П р имер рас чета п р едкамерн о й радиальн о-осев ой центрострем ител ь н J й  
турб и ны 

ci. о t:: Наименование Обозна- Номер Раз мер-о величин ы  чение формулы н ость Величина Примечанне t:: 
� -
1 2 3 4 5 6 7 

А. И с х о д и  ы е  д а н н ы е  

1 Расход газа о кzjсетс 85 
2 Мощность тур- Nт квт 4200 

бины 3 Температура т• о о к 700 Определя-
торможения на ются при 
входе в турбину расчете ба-

4 Газовая nостояв- R джj(КZ • 280 ланса мощ-
ная . ок) ностей ТНА 

5 Показатель  ади- k 1 , 33 (см. гл. 5) 
а ба ты * 

6 Давление на вхо- Ро нf.м2 1 40 · 105  
де в турбину 

1 00 · 10"1 7 Давление на  вы- Р2 Н./.М2 
ходе 

8 Частота враще- "' сек-! 241 0  Известна 
ния из расчета 

насосов 

Б. Р а с  с ч и т ы в а е м ы  е и в ы б и р а е м ы е  в е л и ч и н ы  

9 Отно шение дав- о 1 , 4 
лений  * 1 0 Адиабатная ра- Lад (4.3) джfкz 6 , 5 · 1 04 
бота турбины 

1 1  Коэффициент nsт (2. 1 85) 1 37 
быстроходности 

а) Определение отн.ошен.ия и 1 !с1 
1 2  Угол потока на a l угло- 20 Задаемся 

выходе из соплово- вые гра-
го аnпарата 

1 3 Угол лопаток ко- � !л  дусы 
угло- 90 То же 

леса на входе вые гра-

14 Угол потока на Р !  (4.76) 
дусы 

1 000 Задаемся угло-
входе в колесо вые гра- углом атаки 

д усы i=-10°  
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Продолжение 

1 1 2 3 4 5 6 \ 7 

1 5  Отно шение ско- и 1 /с 1  (4.76а) 
ростей 

б) Определение степени реактивности и наружного диаметра 
колеса 

1 6  Отно шение диа- D2cp/D1 0 , 5 Задаемся 

метров 
1 7  Скоростной 'Р 0 , 975 То же 

коэ ффициент соп-
лового аnпарата 

1 8  Скоростной <jl 0 ,9 

коэффициент коле-
са 

1 9 Отно шение с ко- C2z/C 1m 0 , 82 

ростей 
20 Степень ре а к- (!т (4.21 3) 0 ,52 

тивности 

21 Адиабатная 
* 

(4.88) джfкг 3 , 1 9 · 1 04 ра- Lад , 
бота соплового ап-

22 парата 
Адиабатная ско- Сtад (4. 1 03) мjсек 252 

рость истечения и з  
соплового аппарата 

246 23 Скорость на вы- Ct (4.33) мjсек 

ходе из соплового 
аппарата 246 24 Окружная с ко- и ! мj.сек См. щt. 15 

рость 
и 23 таблицы 

25 Наружн ый диа- Dt м 0 , 204 

метр колеса 

tJ) Pacrteт соплового аппарата 

26 Диаметр выхода dt м 0 , 21 За даемся 

из  соплового аппа- ради альным 

рата зазором 
0 ,003 м 

27 Радиус входа в ro м о , 1 37 Задаемся 

сопловой аппарат ro = l ,3 (cм. 
ра зд. 4.8.3.2) 

28 Критическая ско- alKP (4.207а) мjсек 460 

рость звука 
(4. 1 7) 0 , 535 

29 При ведеиная ско- Ас1 
рость 

(4.1 98) 0 , 508 30 Ч исло М М с, 31 Число М, подсчи- Мсlад 
(4.33) 0 , 520 

танное по адиабат-
ной скорости 

q(Лс , ) (4. 199) 0 ,75 32 Приведенн ый 
расход 
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33 Коэффициент 
полного давления 

34 Высота сошювой 
решетки 

35 У гол потока на 
входе в решетку 

36 Профиль прямой 
решетки, исполь
зуемый для ради
альной сопловой 
решетки ,  С-9022А 37 Эффективный 
угол решетки 

38 Относительный  
шаг прямой ре
шетки 

39 Установочный  
угол 

40 Относительная 
высота прямой ре
шетки 

4 1  Хорда профиля 
прямой решетки 

42 Шаг прямой ре-
шетки 

43 Ширина  прямой 
решетки 

44 Коэффициент по-
терь решетки 

45 Скоростной ко-
эффициент сопло
вого апnарата 

46 Количество соп-
ловых лопаток тур
бины 

3 

tj ь., 

х 

t 

4 

(2. 1 92) 

(4.74) 

(4.208) 

(4.20 1 ) 

(2. 194) 

(4.2 14)  

5 

угло
вые гра
дусы 

угло
вые гра
дусы 

6 

0 ,99 

0 ,025 

90 

0 ,8 

1 , 3  

0 , 0 193 

0 ,0 1 54 

0 ,0 1 34 

0 ,04 

0 , 975 

2 1 

Продолжение 

1 7 

Задаемся 

Выбираем 
из атласа [4] 
по ао. al  и 
Мсlад 

Выбираем 
из оптималь
ных значе
ний (см. 
разд. 4.3. 1 .5. ) 

Определя
ем по харак
теристикам 
профиля 

Задаемся 

См. пп. 34 
и 40 таблицы 

См. пп. 38 
и 41 таблицы 

Определя
ем по харак
теристикам 
профиля 

z) Параметры пото�еа в радиальн.ом зазоре между сопловым 
аппаратом и �еолесом 

47 

48 

Давление тормо
жения 

Статическое дав-
лени е 

49 Статическая тем-
пература 

Р�, (4.36а) н.Jм2 

Pl (4.207) н.,rм2 

(4. 194) '  

1 39 · 105 

1 18 · 105 

672 
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50 Плотность газа 
5 1  Относительная 

скорость 

52 Температура 
торможения в от
носительном дви
жении 

53 Критическая ско-
рость звука в от
носительном дви
жении 

54 Приведеиная ско-
рость 

55 Полное давление 
в относительном 
движении 

3 

Q j 
W J 

4 

(4. 1 95) 

(4 . 7 ) 

(4 . 2 1 )  

(4 . 8) 

5 

кг. 1.мЗ 
.м/сек 

.мjсек 

н '.м2 

Продолжение 

6 

62 , 8 
85 

673 

452 

о , 1 88 

1 1 9 · 1 05 

1 7 

По треу
гольнику 
скоростей  

д) Параметры потока н а выходе и з  колеса 

56 Окружная ско-
рость на среднем 
диаметре 

57 Адиабатная ра-
бота колеса 

58 Относительная 
скорость на выхо
де из колеса 

59 Осевая скорость 
на выходе 

60 У гол потока на 
выходе в относи
тельном движении 

6 1  Абсолютная ско-

62 

63 

64 

рость на выходе 
из колеса 

Угол потока на 
выходе в абсолют
ном движении 

Температура 
торможения в от
носительном дви
жении 

Критическая ско
рость звука в от
носительном дви
жении 

65 Приведеиная ско-
рость 

66 Приведенный 
расход 

67 Полное давление 
в относительном 1 
движении 
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Т* w. 

.мjсек 123 

(4 . 79) дж) кг. 3 , 3 1 · 1 04 

(4 . 80) .мjсек 14 1  

(4 . 76б) 

(4 . 204) 

(4 . 205) 

(4 . 82) 

(4 . 207а) 

(4 . 1 99) 

(4 . 207) 

.м( сек 

угло
вые гра
дусы 

.м/сек 

угло
вые гра
дусы 

о к 

.мjсек 

69 

69 

90 

653 

445 

0 , 3 1 7  

0 , 48 

105 · 1 05 

См. п. 1 9  
таблицы 



2 

68 Статическая тем-
пература 

69 Тем пература 
торможен ия 

70 Крити ческая ско-
рость звука 

7 1 При ведеиная ско-
рость 

72 Да вление торм о -
жения 

73 Плотность газа 

74 Ти п колеса -
полуоткры тое 

75 Высота колеса н а  
входе. 

76 Средн и й  диаме т р  
на  выходе 

77 Высота лопаток 
н а  выходе 

78 Хорда лопатк и 
колеса на диамет 
ре D2cp 

79 Относительный 
шаг ре шетки коле
с а  н а  выходе 

80 Ш а г  решетки 

81 Коли чество ло-
паток 

82 Угол лопаток 

83 Закон и зменен и я  
по радиус у угла 
лопаток н а  выходе 

84 Среднее значе-
ние переднего осе
вого зазора 

85 Средняя высота 
лопатки колеса 

3 

Т* 2 

П р одолжение 

4 5 6 \ 7 

(4 . 1 94)' о к 642 

(4 . 206) о к  645 

(4 . 207а) .мfсек 442 

(4 . 207а) 0 , 156  

(4 . 207) н. .'.м2 1 02 · 1 05 

(4 . 1 95) ICZ '.м3 55 , 7  

е)  Расч,ет колеса 

�2л.ср 

r tg �2л 

д ?ср 

hcp 

(4 . 74а ) 

(4 . 75) 

(4 . 203) 

угловые 
гр адус ы .м 

0 , 027 

0 , 102 

0 ,066 

Задаем ся 

Задаемся 
перекры шей 
0 , 002 .м 

См. пп . 1 6  
и 25 т абли
цы 

О , 041 Задаем ся 
0 ,2D l 

О , 487 Задаемся 

0 ,02 

1 6 

27 

} 0 , 026 

0 , 0035 

0 , 046 

См. пп. 78 
и 79 табли 
ц ы  

С м. п. 60, 
задаемся 

у глом отста
вания 2° 1 8 '  

Задаемся 

См. разд. 
4.3.4.2. 

ж) Определение работы, .мощности и к. n. д. турбаны 

8 6  Окружной к.п.д. 
87 Окружная рабо-

та 
88 Мощность тре -

н и я  дис к а  

'I'Ju 
L u 

N тр.д 

(4 . 94) 
(2 . 232) 

(2 . 202) 

0 , 874 
дж(кг 5 , 69 · 104 

квт 27 Задаемся 
Rед = 5 · 1 05 

487 



Продолжение 

2 3 4 5 6 1 7 

89 Мощность тур- Nт (6zcp= 0) (4 . 209) квт 48 1 3 -
бин ы при нуле вом 

90 
зазоре (.1 Zcp = О) 

(2 . 259) К.п.д. турбины 'I'Jт (6z cp= 0) - 0 , 87 -
при нулевом зазо-

91 
ре (AZi:p = 0) 

(4 . 1 1 4) Относительное A'I'Jт - о , 1 -

паде н и е  к. п.д. , выз-
'I'Jт (6z cp= 0) ван ное осевым за-

зором 
92 Эффективный 'I'Jт - - 0 , 784 См. пп. 9 

к. п. д. турб и н ы  и 91 табли-
о 

ЦЫ 
93 Эффективная ра- L т (4 . 1 ) дж · кг 5 , 1 · 1 04 -

94 
бота турбин ы  

L т 0 , 84 Коэффициент (4 . 2а) - -

95 
работы 

Э ффе кти вная N1 (2 . 259) квт 4340 -

мощность турб и н ы  



Глава б 

Работа насосов и турбины 
в системе питания ЖР Д 

5 . 1 . В Ы Б О Р  О С Н О В Н ЫХ ПАРАМ ЕТ РО В ТНА 
С И СТ ЕМ П ИТА Н ИЯ ЖРД 

Турбонасосная  система питания ЖР Д (см .  разд. 1 .4 )  может 
иметь автономную или предкамерtную тур бину. Выбор той или 
иной схемы определяется назначением ЖР Д. Как правило, в 
ЖР Д средних и больших тяг используют схему с предкамерной 
турбиной, позволяющую получить большую удельную тягу, так 
как в ЖР Д с предкам ерной тур биной можно иметь высокие 
давления в камере  сгорания .  

Система  питания с предкамер ной турб иной может быть вы·  
полнена по различным схем а м  ( см .  р азд. 1 .4 . 2 ) . Параметры  сис
темы пита:ния - расход газа через тур бину, давление н а  выходе 
из насосов, темпер атура и давление  ш:�ред турбиной ( в  газогене
раторе ) , ч астота вращения ТНА и т. п . - определяются схемой 
системы  питания . Схема системы питания определяет также кон
структивные особенности насосов и тур бины тур бонасоснаго 
агрегата .  В н астоящем разделе р ассмотрим вопросы о выборе 
схемы системы питания и определении основных параметров си· 
стемы питания при заданных тяге,  удельной тяге и соотношении 
компонентов топлива в двигателе. Выбор схемы системы питания 
и определение ее основных параметров всегда предшествует под
робному р асчету турбонасоснога агрегата , так как эти факторы 
определяют те параметры, на которые должны быть р ассчитаны 
насосы и турбина ТНА. 

5. 1 . 1 .  В Ы Б О Р  П А РАМЕТРОВ С И СТЕМЫ П ИТАН И Я  
С АВТО Н О М Н О й  ТУРБ И Н О й  

В системе питания с автоном.ной тур6И1ной для привода тур
бины используется восстановительный газ, вырабатываемый в 
газогене.р аторе. Использование  восстановительного газа не свя
за.но с опасностью возгора1Ния металла при высоких темпер ату-

489 



рах газа ,  которая существует при применении окислительного 
газа .  Поэтому можно допустить более высокую температуру 
восстановительного газа ( 1 000--;--- 1 200° К) , чем окислительного 
(600+ 800° К) . Кроме того, газовая постоянная больше у восста
новительного газа .  В се это способствует уменьшению необходи
i\! ОГО расхода газа через турбину Gт. 

Величина расхода Gт является одним из основных парамет
ров системы питания с автономной тур биной . Чем меньше Gт ,  
тем более высокой будет удельная тяга двигателя .  Обеспечению 
наименьшего значения Gт ·подчинен выбор типа и параметров 
насосов и тур бины тур бонасоснаго агрегата .  Р асход Gт находят 
из условия равенства ( баланса )  мощностей насосов и тур бины 
ТНА :  

Noк + Nr�p = Nтo ( 5 .  1 ) 
где индексы «ОК»,  «гор», «Т» относятся соответственно к насо·сам  
окислителя и горючего и к тур бине .  

Выражение (5 . 1 ) можно переписать в виде 

GокНок + GгорНгор 
G L* � ад'llт ·  ТJок 'I'Jrop 

(5 . 2)  

Расходы компонентов топлива Gок и Gгор определяются тя
гой, удельной тягой и соотношением .компонентов топлива в дви
гателе с учетом расхода компонентов на  привод турбины ( см .  
разд. 1 . 1 ) .  Напоры  на сосов Н о н  и Н гор могут tбыть найдены по  
давлению в камере  сгорания P1t и по  величине ·сопротивления 
напорных м агистралей окислителя и горючего (см .  разд. 1 . 1 ) .  

К .  п .  д. насосов 'l']он и '!']гор можно оценить с помощью зависи
мостей, приведеиных на  рис .  3 .38-3.40, по  величине коэффици
ента быс11роходности [см . формулу ( 3 .235 ) ] .  

В ыр азим ю через кавитационные параметры  насоса окисли
теля с •помощью формулы (3. 1 63 ) ; тогда выражение (3 .23·5 ) пе 
репишется в виде 

(Ар
* 

)3/4 
-:- срв 

* (Ссрв)ок У l ок -Q- ок YQ ns = 0 ,365 У 314 , Qок (H/z) 
(5 . 3) 

где iон - количество входов в первую ступень насоса окисл и
теля ; z - число ступеней насоса . 

Подставив в соотношение ( 5.3 )  соответствующие значения 
Q, Н и z для насоса окислителя и :насоса горючего, получим для * * них значения коэффициентов быстроходности n s ок и ns гор , ко-
торые обычно не превыша ют 4·0--;---60 . 

Из рис. 3. 38-3. 40 следует, что большим значениям п: соот
ветствуют ·большие значения к .  п .  д .  насосов и, следовательно,  
меньшие потребляемые м ощности.  Уменьшение мощности !Насо
сов [см .  формулу ( 5. 2 ) ] благоприятно сказывается на  величине 
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расхода газа через тур бину Gт, уменьшая ее ,  поэтому надо 
стремиться к повышению к. л .  д. насосов. 

НапОJV!IНИМ, каким образом можно повысить к .  п.  д. ннсосов 
путем увеличения ns* . Из выражения ( 5 .3 ) следует, что увеличе
ние п: достигается увеличением кавитационного коэффициента 
быстроходности насоса окислителя ( Ссрв ) ок· Для этого насос 
окислителя следует выполнять с перерасш иренным входом в ш нек  
( большие значения Kv. ) .  В отдельных случаях насос окислителя 
целесообразно выполнять с двухсторонним входом ( lок = 2) . 

Увеличить п. * и, следовательно, ,повысить к. п .  д. МОЖIНО пу
тем выполнения насо.сов 1не одноступенчатыми ,  а многоступенча
тыми (.н а1Пример ,  с двумя ступенями :  z = 2) . Наибольшего эф
фекта можно ожидать в отношении насоса горючего, который 
из -за м алого объемного ра схода Q и большого напора  Н имеет 
в одноступенчатом вариа1нте м алое значение коэффициента бы-
строходности : п : гор = 25-;- 35. 

Окончательно выбрав Jюнс11рукцию насосов и определив 
[принимая ( Ссрв ) ок = 3500--;-4000 и Kv. = 6,5--:-- 8] их к.  п. д. 
( rJoк. Уlгор) , м ожно из уравнения баланса мощностей (5 .2)  найти 
необходимый расход газа через тур бину Gт . Определение G.r 
при  известных мощностях н а•сосов р ассмотрено в разд. 4 .8 .2 . 1 .  
Напомним только, что давление н а  входе в турбиiНу (давление в 
газогенераторе)  определяется да•влением н а  выходе из насоса 
окислителя, который создает меньшее давление, чем насос горю
чего (пр и  охлаждеiНИИ  камеры  сгорания горючим ) . 

Давление н а  выходе из тур бины зависит от того , выбрасы
вается ли  газ непосредственно в атмосферу или через дополни
тельные сопла ( см .  разд . 1 .4 . 1 ) .  Для уменьшения расхода Gт в 
отдельных случаях ( см .  р азд. 4 .8 .2 .2 )  следует применять двух
ступенчатую актиВiную турбину со сту.пенями скорости, если это 
приводит ·К повышению к. п. д. тур·бины .  

Обычно !При определен ии параметров системы питаiНИЯ ЖР Д 
с автономной тур биной исходят из необходимости получения 
наименьшего ра схода газа  через тур бину Gт. Однако в отдель
ных случаях расход газа через тур бину Gт оказывается задан
ным .  Это имеет место тогда, когда газ посл е  тур бины  подается 
в специальные рулевые сопла ,  создающие тягу для управления 
полетом р а кеты . В этом случае  расход газа через тур бину опре
делится соотнош ением 

Gт = Rc/Ryд . c • 

где Rc ,  Rуд. с - соответственно тяга и удельная тяга рулевых 
сопел. 

Давление на  выходе из тур бины будет также задано - оно 
определится давлением н а  входе в рулевые сопла . В этих усло
виях мощность турбины, необходимая  для привода н асосов, бу
дет обеспечиваться соответствующей величиной адиабатной ра 
боты турбины [см . формулу (5 .  2 ) ] , т .  е .  выбором тем пературы и 
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давления газа на  входе в тур бину. Так как  расход газа через 
тур бину значительный. то температур а и давление будут мень 
ше, чем в том случае,  когда стремятся получить р асход Gт наи
меньшим.  В отдельных случаях при  больших тягах рулевых со
пел ( большой расход через тур бину Gт)  для получения необхо
димой мощности тур бины идут на  перепуск части газа в сопла,  
минуя турбину, ибо  дальнейшее уменьшение температуры и 
давления н а  входе в тур бину (в  газогенер аторе ) может приве.сти 
к неустойчивому процессу горения в газогенераторе.  

5. 1 .2. ВЫБОР ПАРАМЕТ Р О В  С И СТЕМЫ П ИТА Н ИЯ 
С П Р ЕД КАМЕР Н О И  ТУРБ И Н О П  

Особенность системы питания · с  предкамерной турбиной сос
тоит в том, что р асход газа через тур бину Gт является задан
ным.  Он определяется ·р асходом того компонента топлива ,  на 
избытке которого р а ботает газогенератор . В случае схемы с 
окислителЬIНым газогенератором - это расход о:Кислителя.  Для 
такой схемы ( см .  рис .  1 .  1 9 ) уравнение баланса  мощностей запи
шется в виде 

(5 . 4) 
или 

_ОокНок + ОгорНгор 
'I'Joк 'I'Jгop 

(5 . 5) 

так как 
. а 1 + 'Х.гr Gт= G о к  + G гор = G о.к + � = G о к ---'-'-

%ГГ %гг 
здесь G ;ор - расход горючего в газогенератор; 

хгг - соотношение ком :тонентов  то :тлива в газогенера 
торе . 

Расходы компонентов Gок и Grop определяются тягой , 
удельной тягой и соотношением компонентов топлива в двигате
ле (см. р азд. 1 . 1 ) .  

Н апоры насосов зависят от давления в газогенер аторе :  

н _ (Рвых - Рвх)0,, = Ргг + !iРмаг .ок - Рвх . ок 
о к - !lок !!о:; 

(5 . 6)  

н _ (Рвых - Рвх)гор _ Ргг + АРмаr . гор - Рвх . гор 
) го;; - ( 5 .  1 

Qrop !!гор 

где !J.Рмаr.ок, !J.Pмar.rop - соответственно сопротивление магистр а 
лей окислителя и горючего от выхода из насоса до входа в •газо
генератор ( с  учетом сопротивления фор 'сунок ) .  Обычно !J.Pмar. ок = 
= ( 1 {}-;--20) • 1 05 ; !J.Рмаr.гор =  (30+40) . 1 ()5 н/м2 • 
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Давление на  выходе из насоса горючего Р в ы х .гор = Р rг  + 
+ 11Рмаг.гор не должно nыть меньше давления ,  необходимого для 

' ' 
по�ачи горючего в ка меру сгорания Рвых гор = Рк + 11Рмаг .г ар , г де 
АРмаr . г о р - сопротивление м агистр али от выхода из насоса до 
входа в камеру сгор ания , включая сопротивление охлажда юще -
го тр акта ка меры сгорания [ t.P�aг .rop= ( 70-7-90) · 1 05 н/м2]. Ес.т�и 
окажется,  что Р:ых . гор > Рвыt-. гор, то н апор насоса Н гор должен 
определяться по давлению Рвых . гор · 

К. п .  д. насосов можно оценить,  .как  и в случае системы пита
ния  с автономной ту.р биной (см .  р азд. 5 . 1 . 1 ) ,  по коэффициенту 
быстроходности ns* ' 'ПОдсчитанному по формуле ( 5.3 ) . Отметим , 
что так как ns * зависит от Н, а Н зависит от р гг [см . формулы 
(5 .  6) · и ( 5 . 7)  ], то к .  п .  д. насосов будут зависеть от давления в 
газогенер аторе  Ргг · 

Так как р асход Gон известен , а к. :п . д. предкамерных тур бин 
с полным подводом ( е = 1 )  равен 0 ,7-7-0,75, то мощность тур бины 
определится адиа ба11ной р аботой r:л. · 

Давление на выходе из тур бины р2 определяется давлением 
в камере  сгорания ,  в которую поступает газ после тур бины : 

, Р2 = Рк + f1 Р�аr .т , 
г де 6. Рмаг . т - потери давления в магистрали , отводящей газ от 
турбины к камере сгорания [.:l P�ar . т = ( lO +- 1 5) · 105 нf.м2] .  По
этому адиабатная работа L:,1 будет зависеть o:r тем пературы Т� и 
давления на входе в турбину р� .  которое связано с давлением в 
газогенераторе : р�= Ргг - f1Рмаг . т  [ D. Рмаг . т - потери давления в га · 
заводе , отводящем газ из газогенератора в турбину;  обычно 
D.Рма г . т = ( !О --;- 5) · 105 нf.ч2] .  Отметим , что тем пературой Т� опре
деляется значение хгг · 

Таким образом ,  при  •р асчете системы питания с предкамер 
ной турбиной из  параме'Гiров, определяющих мощности насосов 
и тур бины, неизвестным и  являются давление в газогенер атор е 

Ргг и темпер атур а  газа  перед турб иной ( в  газогенераторе )  Т.� . 
Их значения определяю'Гся из условия баланса мощностей н а 
сосов и тур бины (5 .5 ) . 

· 

Обычно из сообр ажений прочности турбины задаются тем
пературой газа Т ;  (для окислителыного газа Т; <60{}--;-800° К) 
и находят из  баланса мощностей необходимую величину давле
ния  в газогенераторе ргг .  Иногда может быть з адано ргг ; тогда * 
определяется необходимая температура Т о .  

При заданной температуре т; н айти из формулы (5 .5)  а1на 
литическое выражение  для .необходимого давления р гг затруд
н ительно.  Поэтому значение ргг определяют гр афическим путем . 
Для ряда значений ргг определяют сумму мощностей насосов 
Noн + Nrop и мощность тур бины Nт (кривая 1 на рис . 5. 1 ) . Вели-
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чина давления р гг , при которой будет соблюдаться баланс  мощ
tюстей [см .  формулы (5 .4) и (5 .5 ) ], является истинной величиной 
давления в газогенераторе . Если получатся два значения P rr , 
при  которых удовлетворяется 'р авенство (5 .4 ) , то, естественно, 
приним ают меньшее значение.  

При увеличении давления в камере сгорания Рн и постоянном 
значении р гг мощность на�сосов изменяться не  будет [см .  фор му
лы ( 5.5) - (5 .7) ], а мощность тур бины будет падать, так как при  
том же ргг с увеличением Р к  степень падения  давления в тур би-

Р� Р - 11Рмаr т 
не i1 = - = гг 

, 

· будет уменьшаться (кривая 2 на  
Р2 Р� + 11Рма r .т 

рис .  5. 1 ) .  Давление р гг ,  при котором будет соблюдаться баланс 
мощностей,  воз,р астет ( см .  рис .  5 . 1 ) .  

Noк+Nrop ; 
Nт 

P
llf r r  

J(Рк=Рк.пред >P�>Pk) 
Ч (Рк>Рк. пред) 

Prr 
Р нс.  5 . 1 .  К определению давления в газогенерато

ре системы питания с предкамерной турбиной 

При оцределен.ном давлении в камере сгорания кр ивая зави
симости мощности тур бины от ргг (кривая 3 на  рис .  5 . 1 )  будет 
касаться в одной точке кривой ·суммы мощностей н асосов. Эта 
величина давления будет предельной (Рн.пред , см .  работу [ 1 50]) , 
так  как при больш их давлениях условие баланса мощностей вы
полняться не б у дет ( кривая 4 н а  рис .  5. 1 ) .  

Для увеличения предельного давления Рн.пред надо увеличить 
мощность. создаваемую тур биной (.например ,  увеличением тем
пер атуры газа Т�  или переходом на  схему с двумя турбинам и 
окислительной и восстановительной) ,  или уменьшить мощ
ности, потребляемые насосами  (например , повышением к . п .  д.  
н асосов ) . 

При .заданном Рк с уменьшением мощности, потребляемой 
насосами, давление в газогенератор е  ргг уменьшится, т а к  как 
для ·создания турбиной меньшей мощности требуется меньш ая  
степень пониженин давления в тур бине б. 
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Уменьшить мощность насосов можно увеличением их к п . д .  
Отсюда следует, что повышение к .  п .  д .  насосов спосо бствует 
уменьшению давления в газогенер аторе Ргг . Такое же влияние 
на  давление ргг оказывает и увеличение к .  n .  д .  тур бины.  Следо
вателыю, в систеые питания с предкамерной турбиной повыше
ние экономичности насосов и турбины приводит к уменьшению 
давления в газогенераторе ( или  к уменьшению температуры в 
газогенер аторе, есл и давление ргг задано ) . 

В системе питания с автономной тур биной,  как было  :показа 
но в разд. 1 .4 . 1 , увеличение к . п .  д. н а сосов и тур бины посред
ством уменьшения р асхода через тур бину увеличивает удель
ную тягу ЖР Д. 

Уменьшение давления в газогенераторе ЖР Д с предкамер 
ной тур биной ·способствует уменьшению массы газогенер атора и 
турбонасоснога агрегата , т. е. дает возм ожность сделать двига 
тель более легким .  Повысить к .  п .  д .  н асосов м ожно увеличением 
коэффициентов их быстроходности ns * [см .  формулу ( 5. 3) ] . Этого 
м ожно достигнуть увеличением числа ступеней насоса z, как вид
но из формулы ( 5 .  3 ) . 

Пр и больших давлениях в камере сгорания [Рн> (250---;.... 
300 ) · 1 05 н/.м2] м ожет оказаться целесообразным применение 
многоступенчатых насосов . Для ЖР Д, ра ботающих на  жидком 
водороде, использование многоступенчатого насоса горючего 
оказывается целесообр азным уже при Рн = (45---;-50) · 1 05 н/.м2 
( см .  ·р аботу [3 1 ] ) , так  как из -за  м алой плотности водорода н апор 
насоса горючего будет значительным ,  и при одной ступени насо
са  значение ns * и,  следовательно, значение к. п.  д. получаются 
низкими .  Кроме того, выполнение водородных .на сосов многосту
пенчатыми  .позволяет уменьшить окружную окорость на наруж
ном диаметре ,колеса до величины, допустимой из сообр ажений 
прочности ( и2 < 400...;-450 м/сек) . 

В ЖР Д с предкамер.ной тур·биной антикавитационные ка че
ства системы питания повышают·ся применением бустерных 
струйных и лопатоЧ!ных н асосов.  Их примен ение повышает зна 
чения ns*  [ в  формуле (5 .3 )  вместо ( Ссрв ) он следует подставлять 
( С  с . п ) он] и к. п. д. на·сосов и таким путем способствует уменьше
нию давления в газогенер аторе.  Однако затр ата мощности н а  
привод бустерных насосов потребует некоторого увеличения дав 
ления р гг .  Бели лопаточный бустерный насос приводится газо
вой тур биной ,  то газ  после тур бины выбрасывается в атмосферу, 
что снижает удельную тягу двигателя .  Но так как расход газа  
на привод бустерного насоса невелик, то  это  ·снижение незначи
тельно. К тому же 01пределенный расход газа  может потребо
ваться для наддува баков ракеты или для рулевых сопел . 

Если в системе питания предусмотрены бустервые насосы, то 
насосы ТНА следует выполнять с односторонним  входом , так  
как  хотя применение двухстороннего входа и уменьшит потреб
ный .напор бустерных насосов ( см .  разд. 3.3 .8 ) , но сложность и 
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масса конструкции ТНА возрастут. По  этой же  причине нет не
обходимости значительно перерасширять входы в насосы ТНА -

можrно огра,ничиться величиной KD. = 6, 5 -:-- 5 , 5 . 

Давление в газогенераторе ргг и температур а Т� в других 
схемах питания с предкамерной турбиной (схемы с восстанови
тельным газогенер атором ,  с двумя газогенераторами  и т. п . ) оп 
р еделяют аналогично тому, как их определяют в схеме с окис
лительным газогенератором,  - 1на основании ур авнения балан
са  мощностей для каждой из схем. 

Для схемы с восстановительным газогене,р атором ( см .  
рис. 1 . 1 8 ) можно записать : 

отсюда 

Nок + Nгор = Nт ;  

ОокНок 
+ 

GropHrop , _ * 
-'----'- = Grop ( 1 - К) ( 1 + хгг) Lад'У)1 , 'lloк 'llrop 

(5 . 8)  

где К - ,коэффициент, учитывающий р асход горючего на  внут
реннее охлаждение камеры сгор ания ; обычно К = 0,02-;--0 ,06. 

Напоры насосов Нои и Нгор определяются по выражениям 
( 5.6 )  и (5 .7 ) , а к. п .  д. о:пределяется по n,* [см .  формулу ( 5 . 3 ) ] .  

В связи с тем ,  что расход газа через тур бину в схеме с вос
становительным газогенератором меньше, чем в схеме  с окисли
тельным газогенератором,  восстаiНовительная  турбина может 
оказаться парциаль.ной ( е <  1 ) .  Это будет .н а блюдаться (см. разд. 
4 .5 .2.2 ) при коэффициенте быстроходности тур бины ns r <S0-;--60 . 
Тогда 'I'J т  можно будет оценить с помощью зависимостей, приве
деиных на  рис .  4 .  58 .  

П арциалыными предкамерrные восстановительные тур бины по
лучаются при  больших давлениях в газогенераторе [большие  
пло'Гности газа ,  м алые объемные р асходы, см .  формулу (2 . 1 85)  
для п,т], что соответствует большим давлениям в камере сгор а 
ния [Ри* > ( 200- -т--250) · 1 QБ н/.м2] ,  и при использовании жидкого 
водорода в качестве горючего . В последнем случае  увеличивает
ся скорость истечения газа  из соплового апп а р ата , что приводит 
к уменьшению длины лопатки тур бины.  

Б аланс мощностей для схемы с м алорасходным насосом га 
зогенератор а ,  например , для схемы с окислительным газогене
ратором (см . рис .  1 .20 )  запишется в виде 

(5 . 9) 

г де N�op - мощность газогенераторного насоса горючего. 
В развернутом виде выражение ( 5.9 )  запишется следующим 

образо м :  
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-- Нгор 
-х.г г  1 + х г г L* , = Gок  ая1lт , 

'llг op " гг 
(5 .  10) 



где Pr r + !:J.Рмаг .ок - Рвх . оJ< 
Сок 

Н 
= Рк + !:J.p� ar . r op - Рпх . гор 

го р Qгор 

н '  (Prr + !:J.р�аг . г ор) - (Рк + !:J.p�a r . rop) 
гор С гор 

(здесь t:,.р�аг . гор - сопротивление м агистрали от выхода из 
газогенераторного насоса до входа в газогенератор ) .  

К .  п .  д. насосов определяются , как и в других схем ах , по ко
эффициенту быстроходности ns * .  Подобным же образом можно 
з аписать ур авнения  баланса и для других схем системы питания 
с предкамерной тур биной .  

При выборе схем системы питания необходимо сравнить их 
по 'потребной величине давления в газогенераторе при выбран
ных температурах перед турбиной ( или по по11ребной величине 
температуры  при выбранном давлении Рrг ) . Схеме, обеспечива
ющей меньшее давление ргг , следует отдать предпочтение , так 
как  такая схем а позволит получить более легкую конструкцию 
двигателя .  

Какой ИЗ схем -- с окислительным или с восстановите,1 ЬНЫМ 
газогенератором -- соответствует меньшее давление ргг , отве
тить сразу затруднительно.  Р а·сход через окислительную турби
ну больше, чем через  восстановительную, так как Gои> Gгор · Но 

k * 
р а ботоспособность восстановительного газа-- RТо,определяю-

k - 1 
* 

щая адиабатную р а боту тур бины Lад ,  
тельного газа ; как правило, 1произведение 

выше,  чем у окисли-
k * 

Gт k - 1 Rio тоже 
болi>ше у восстановительного газа .  Но, вместе с тем ,  меньшее 
значение по.казателя адиа.баты k, свойственное обычно восстано
вительному газу,  уменьшает адиа ба"tную работу тур бины в p e-

k-t 

зультате· умен ьшения комплекса [ 1 - ( 1/� )] [см .  фор;\Iу
лу (4 .3) ] . К:роме того,  восстановительная тур бина может ока
заться парциальной,  что снизит ее к .  п .  д. 

Обычно до давления в камере сгорания ,  .не превышающего 
р11 = ( 1 40-;- 1 80 )  · 1 05 н/J.t2, м еньшие давления в газогенераторе 
получаются в схеме с окислительным га зогенер атором , а при  
больших давлениях в камере сгорания преимущества на сторо
не  схемы с восста новительным газогенератором .  В водородных 
ЖР Д в связи с большой р а бото способностью восстановительного 

k * 
газа -- RТо целесоо бразно применять схему питания с 

k - 1 
восстановительным газогенератором ( см .  работу [3 1 ]) ·. 

497 



При использовании схемы с двумя газогенер атор ами  и с дву
мя  турбинам и -- восстановительной и окислительной (см . 
рис .  1 .  2 1 ) , благодаря большей создаваемой мощности, можно 
р а ботать при меньш их давлениях в газогенераторах,  чем при  ис
пользовании схемы с одним газогенер атором . Но схем а с двумя 
газогенератор ами  конструктивно сложнее и ей соответствует 
большая  сум м арная  масса  газогенер аторов и ТНА. Поэтому схе
му с двумя газогенер атор ами  целесообр азно применять для дви
гателей с большими  давлениями в камере  сгор ания ,  когда задан
ная  величина Рн не может быть обеопечена в схеме с одним газо
генератором или когда в схеме с одним  газогенератором 
получаются неприемлемые по оообр ажениям прочности давле
ния р ГГ • 

Схеме питания с м алор асходным газогенераторным насосо'\1 
( см .  рис . 1 .20 ) будет соответствовать меньшее давление p rr ,  ч е :.\1 
в схеме  без такого насоса .  Это !Получается потому, что мощность 
н асосов в случае применения газогенераторного •насо·са умень
ш ится, так как при окислительном газогенер аторе, н апример , 
давление rне всего расхода горючего повышается до давления в 
газогенераторе,  а только м алой его части, поступающей в газо
генер атор . 

Применеине м ал01р асхо:дного газогенераторного насоса сни
жает давление в газогенер аторе на  ( 1 0+ 1 5) · 1 05 н/м2 nри 
Ри = ( 1 00...;-. · 1 50 )  · 1 05 н/м2• Пр и  больших давлениях Ри [ри >  
> (250+300) · 1 05 н/м2] это снижение может составить (40 -;-.  
60) · 1 05 нfм2 и более. В последнем случае  целесообразно идти 
на некоторое усложнение конструкции ТНА, добиваясь умень
шения давления в газогенераторе. 

Вопрос о выборе той или иной схемы системы питания с 
предкамерной турбиной .решается при проектировании конкрет
ного ЖР Д путем ср авнительных расчетов различных схем с 
учетом сложности конструкции и ее массы .  При сравнении схем 
по м ассе конструкции м ожно использовать соотношения , приве
деиные далее в р азд. 5. 4 . 

5. 2. РАБОТА НАСОСО В И ТУР Б И Н Ы 
П Р И  Р Е ГУЛ И РО ВА Н И И ЖРД 

5.2. 1 .  О Б Щ И Е  С В ЕД Е Н  ИЯ 

Назначением системы регулирования жидкостного ракетного 
двигателя является изменение тяги при определенном соотноше
нии компонентов топлива .  Обычно изменение тяги достигается 
снижением расхода компонентов топлива ,  подаваемых насосами  
в камеру сгорания . Изменение количества компонентов, подавае
мых в камеру, м ожет быть осуществлено путем изменения режим а  
работы насоса . Наиболее выгодным является способ изм енения 
частоты вращения вала насоса путем воздействия на  турбину.  
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Таким о бразом , задача ·регулир ования двигателя по тя ге сзо
дится к изменению режима  работы тур бины.  В этом случае ре 
гулятор двигателя изменяет расходы компонентов, поступаю
щих в газогенератор турбины. Теория процесса регулирования 
ЖР Д не  р ассматривается в 'настоящем курсе, поэтому в этом 
разделе будут рассмотрены лишь общие вопросы, касающиеся 
использования характеристик насосов  и тур бин для рассмотре
ния р а боты системы питания, а также требования к хар актер и 
стикам н асосов и ту,рбин исходя из задач регулирования .  

5.2.2. П ОТ Р Е Б Н Ы й  Н А П О Р  С И СТЕМЫ П ИТАН И Я  

Н а  рис.  1 .2 показана схема насосной системы питания ЖР Д.  
Насосы должны обесrпечивать подачу заданного количества го
рючего и окислителя в камеру сгорания .  Необходимый н апор на
соса Н для обеспечения заданного расхода Q через систему оп
ределяется потреб.ным прир ащением удельной механической 
энергии Не. Для кр аткости в дальнейшем эту величину будем 
называть потребным .напором ·системы.  

Для установившегося режима  

(5 .  1 1 ) 

(5 .  1 2 )  

где индекс «н» относится к параметрам  насоса ,  а индекс «С» к 
параметра м  системы (напор ,насоса будем записывать без ин 
декса ) . 

Потребный напор системы Н с определяется сопротивлением 
системы, т. е .  давлением в камере  Рн, 1перепадом давлений на 
форсунках !J.рФ, гидравлическим еопротивлением системы от на
соса до форсунок Lсопр. в ых. потребной скоростной энергией 2 1 

* 
Свых 2 и р асполагаемым полным давлением на входе Рвх: 

Н = Рк + -ф- +L + � _ 
Рвх +� . ( др с2 ) ( с2 

) с 
Q Q 

сопр . вых 2 Q 2 (5. 13 )  

Давление на  входе в насос  Рвх определяется давлением в ба
ках Рб, превышением гравитационного уровня бака над уро81нем 
насоса (энергией положения ) , инерционным н апором и гидрав
лическим сопротивлением магистр али  от бака до входа в насос  
Lсопр. вх [см .  формулу ( 1 . 1 2 ) ]. 

Сопоставляя формулы ( 5 . 1 3 ) и ( 1 . 1 2 ) , найдем (пренебрегая 
разницей в з.начениях Cnx и Свых) : 

н Р" , дрФ + L Рп l ( /) + · ) с = - � -- сопр - -- - ,g COS 'J J • 

Q Q Q 
(5 . 1 4) 
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При  изменении расхода через систему будет меняться потреб
ный напор системы.  Рассмотрим ,  как зависят от расхода от
дельные члены ур авнения ( 5 . 1 4 ) , составляющие потребный на 
пор  системы . Давление Рк в камере сгор ания меняется прямо 
пропорционально величине расхода компонента (рис .  5 .2 ) . Име
ется в виду, что  соотношение компонентов сохр аняется !Постоян
ным . Перепад на  форсунках дрФ определяет при  данном проход-

нам сечении форсунок fФ вели -
Рк;  чину р асхода через них :  

6рф , --eLconp Q f v2 !!рФ = nf1 Ф -- ' 
Q 

где n - число форсунок; J.t - ко
эффициент расхода форсунок. 

Графически квадр атичн ая з а
висимость !J.рФ от  Q показана н а  
рис .  5 .  2 ( коэффициент р асхода J.t ""'===::.:::=:;;::___......,."'-..:;д.:.рФ принят н а  всех режим ах постоян-

Q ным ) . 
Гидр авлическое сопротивле-

Рис.  5. 2 .  З ависимости давления 
в камере сгорания ,  перепада дав
лений на форсунках и гидравли
ческих потерь в системе питания 

ние трубопроводов Lсопр пропор
цианальна кв адр ату скорости 
движения жидкости : 

от объемного расхода с2 

Lсопр= �2 · 
Скорость движения в трубопроводе данного сечения пропор

цианальна  расходу жидкости ; следовательно,  принимая  � = const, 
получим  

Lcoпp = const · Q2 (см . рис. 5 . 2) . 
Давление в ба,ках, энергия 'положения,  определяемая ;р азно

стью гравитационных уровней, и величина Иlнерционного :напора 
непосредственно не определяются р асходом н а  данном режиме. 

Суммарная  зависимость потребного приращения энер,гии сис
тем ы (напора системы ) от величины объемного р асхода для 
системы питания ,  приведеиной на  рис .  1 . 3, показана  на  рис .  5 . 3 . 
Эту зависимость будем называть характеристикой системы.  
Для системы ЖР Д характерны избыточное давление в б а 
к а х  и положительная величина гравитационного и инерцион
ного напоров ;  следовательно, кривая потребных приращений 
энергии системы пересекает ось ординат •ниже нуля . Это оз.нача 
ет, что р асход от нуля до Q 1  ( см .  рис .  5 . 3 )  обеспечивается толь
ко за счет энергии н а входе , без участия насоса .  Р асходы, пре
выша ющие Q1 , могут быть получены в данной системе только 
при установке н асоса .  

Для стационарных откачивающих •насосных установок кри
вая  потребных энергий будет пересекать ось ординат выше нуля .  
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Это означает, что в подобных установках никакой расход не мо
жет быть получен без насоса . 

Н апорная характеристика насоса Н = f ( Q ) , также пр иведеи
ная на рис . 5.3, показывает зависимость напор а насоса от расхо 
да при постоянной частоте вращения вала насоса .  Точка пересе-

Q 

Рис. 5.3. Зависимость потребного приращения 
3Нергии системы от объемного р асхода и напор

ная характеристика насоса 

чения кривых Hc =f(Q) и H =f(Q) при  ro = const определяет р ас
ход Qp, который установится в системе при  данной частоте вра
щения вала насоса . При з аданном расходе Qp по величине по
требного напора н асоса можно н айти необходимую частоту вра
щения для обеспечения заданного режи м а .  

Для изменения тяги двигателя необходимо  менять р а·сход че
рез систему. Изменение расхода топлива является одной из гла в
ных задач регулирования системы питания ЖР Д. Оно может 
осуществляться р азличными способами .  П од регулированием 
систем ы  пита:ния Ж.Р Д с турбонасосным агрегатом по расходу 
будем понимать изменение хар актеристики системы или хар ак
теристики rнасоса,  обеспечивающее переход на новый расход че
рез систему. 

5.2.3. С П ОСОБЫ Р Е ГУЛ И Р О ВА Н ИЯ ТУР Б О Н А СОС Н ЫХ С И СТЕМ 
П ИТА Н И Я U O  РАСХОДУ 

5.2.3. 1 .  Регул ирование насоса 

Изменение характеристики системы н аиболее просто осуще
ствляется дросселированием напорной м а гистр али . 

Пусть р асход на  новом режиме будет р а вен Q2 (рис .  5 .4 ) . 
Потребный напор Н с 2 ,  который должен обеспечить насос, в этом 
случае будет определяться потребным напор о м  системы при· рас
ходе Q2 и добавочным сопротивлением дросселя Lдр : 

Нс2 =Н�2+ Lдр • 
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Новая характеристи�а системы Н� = f (Q) ,  с учетом сопро
тивления дросселя ,  1проидет круче, и новый установившийся ре
жим (точка 2) будет иметь место при меньшем значении расхо
да (см .  р ис .  5 .4 ) . 

В ведение сопротивления дросселя потребует большего напо
ра  "

насоса для заданного меньшего расхода и ,  тем самым,  боль
шеи мощности (по ср авнению с мощностью в системе без дрос
селя при том же  ра сходе) . Дополнительная  з атр ата мощности 
может быть вызвана  не  только тем,  что напор насоса на  ноВО!\1 

Рис. 5.4 .  К: рассмотрению регулиров ания  систе
м ы дросселированием 

режиме  больше потребного для системы без дросселя ,  но и тем,  
что на  новом ( нерасчет,ном ) режиме насос обычно . ра ботает с 
меньшим коэффициентом .полезного действия .  Непроизводитель
ная затрата мощности насоса при сохранении прежней частоты 
вращения сопровождается непроизводительным расходом газа  че
рез тур бину. На иболее ·существенный недостаток данного спосо
ба регулирования  состоит в непроизводительной затр ате мощ
ности. 

Изменение характеристики системы путем введения дополни 
тельного сопротивления широко применяется при  настройке дви
гателя .  Путем установки шайб на  напорной м агистраЛи трубо
проводов добиваются такого изменения расхода ,  чтобы выдер
живалось заданное соотношение компонентов. 

Дроссель•ный кр ан (регулируемое сопротивление)  также ши 
роко применяется в системах регулирования д л я  поддержания в 
камере сгор ания заданных величин давления и соотношения ком
понентов. 

Для изменения режима  по тяге способ дросселирования ис 
поль�уют в сочетании с другими способами регулирования - ч а 
ще всего при регулировании систем литания  ЖР Д способ дрос
селирования сочетается с регулированием путем изменения ча 
стоты вращения ТНА. 
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Возможен и другой способ перевода системы на ·новый р ас
ход, кото.рый заключает·ся в том,  что часть жидкости, прошед
шей через насос, перепускается обратно в насос и не поn адает в 
систему (рис.  5.5) . И в этом случае  будет затрачиваться лишняя 
мощность, та,к как расход через  н асос возрастает и р а бочая точ
ка смещаетrся в область  меньших к п. д. 

в системе  питания ЖР Д перепуск часто применяют не толь
ко для регулирования, но и с целью избежания гидр авлического 
удара  в системе при включении  1насоса . 

l!Q пЕрrпуска 

Рис. 5.5. Схем а насоса с перепуск
ной магистралью 

Рис. 5.6. К рассмотрению регулирования 
системы перепуском 

Н а рис .  5.6 приведены характеристики насо·са (Н) , основной 
си стемы (Не)  и перепускной магистрали (Hn) . Для данной ве
личины rпо11ребной энергии р асходы через систему и м агистраль 
перепуска суммируются .  Суммарная характеристика обозначена 
Н JJ • Если рабочий режим без перепуска изображается точкой 
А, то при применении перепуска р абочий режим перемещается в 
точку Б.  Расход че.рез систему уменьшается ( Q2 < Qл ) , а расход 
через насос возр астает ( Qв > Qл ) . Расход через перепускную 
м агистраль будет равен Qu. Изменяя сопротивление перепускной 
магистрали  установленным на ней дросселем, можно расширить 
диаrпазон регулирования .  

Третий способ перевода системы н а  новый расход состоит в 
изменении характеристики насоса . При  этом о беспечивается ми 
нимальная  затрата мощности .  

Измене!Ние характеристики н асоса наибо.лее просто может 
быть достигнуто изменением частоты вращения ( рис . 5 .  7 ) . Рас
четный режим (ffi' ;  Qp ) характеризуется точкой 1 ;  частота враще
ния (1)11 найдется по величине потребного напора системы при 
новом расходе Q2 . 
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Если для насоса имеется поле характеристик, то  новая частота 
вращения легко н айдется графически по заданному расходу 
при известном напоре системы.  

Если и меется только одна опытная  характеристика насоса ,  то частота вращения при переходе н а  новый р ежим может быть най
дена  аналитически. Проведем пар аболу подобных режимов че
рез точку на характеристике системы, соответствующую новому 
расходу Q2 (пунктирная линия на  рис.  5. 7) . Она пересечет нор 
м альную характеристику для расчетной частоты вращения в точ
ке А. Новое значение частоты вращения найдется из  соотношения 
(см . .  разд .  3 . 1 . 4 .3 )  

н;н 

<u ' Q 4. cu ' / Н \  
-,-, =

-- . или - = v _ . . ы Q2 щ" н2 

Рис. 5.7. К рассмотрению регулирования системы 
изменением частоты вращения 

Способ регулирования подачи насоса изменением частоты вр а
щения в сочетании с перепуском или дросселированием наиболее 
употребителен в системе питания ЖР Д. Изменение частоты вра
щения насосов достигается регулированием турбины. 

В принципе, изменение угла наклона лопаток и ш ирины коле
са на выходе также может являться способом упр авления ха 
рактеристикой насоса .  Практически Э'ТИМ можно пользоваться 
лишь при проектировании насосов .  Для выполненного насоса 
этот способ  воздействия на  характеристику н асоса ·сложно осу
ществить конструктивно.  В промышленном н а сосостроении при 
меняют поворотные р а бочие лопатки для р егулирования о севых 
пропеллерных насосов. 

Проще осуществить р егулирование применением поворотных 
направляющих лоп аток на  входе в насос. Пр и  этом легко изме
н ить окружную составляющую �скорости н а  входе в колесо c1 u и,  
как это следует из ур авнения Эйлер а  (2 .3 1 ) ,  изменить напор на
соса .  Но практически и этот способ не применим для насо сов 
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ЖР д, так как поворотное устройство на  входе в насос, в силу 
дополнителыного гидравлического сопротивления, ухудшит анти
кавитационные свойства насоса .  Способ регул ирования характе
ристик турбомашин применением поворотных лопаток на  входе 
легко применить для компрессорных м аш ин и гидр авлических 
тур бин.  

5.2.3.2. Регулирование турбины 

Под регулированием тур бины будем понимать воздействие н а  
е е  характеристику с целью изменения м ощности и частоты враще
ния . В принципе, возможны несколько способов регулирования 
тур бины.  Основными способами являются : сопловое :регулирова
ние,  регулирование перепус,ком,  изменение давления и темпера 
туры ра бочего тела н а  входе в тур бину и л и  давления н а  выходе 
из нее . 

Сопловое регулирование предусматривает изменение количе
ства рабочего тела,  проходящего через тур бину, путем измене
ния степени парциальности , т. е .  !Путем отключения или включе
ния отдельных групп сопел.  Конструктив.но этот способ регули
рования достаточно сложен - он требует самостоятельного 
подвода р абочего тела к отдельным группам сопел. В ТНА такой 
способ р егулирования может осуществляться применением не
скольких газогенераторов, р а ботающих :на отдельные г.руппы со
пел . Изменение м ощности, а при заданной нагрузке и частоты 
вра щения турбины, достигается выключением отдельных газогене
раторов ( рис .  5 .8 ) . Преимущества данного способа  регулирова
ния заключается в том, что параметры рабочего тела (давление, 
температур а )  при этом могут остаться расчетными .  В па.ровых 
турбинах и в ТР Д применяют такую разновидность соплового ре
гулирова:ния ,  как поворот сопловых лоп аток. 

Другим опособом регулирования ,  .при котором в основном из 
меняется количество р абочего тела ,  является перепуск части га
за мимо тур бины (рис. 5.9, см . р аботу [ 1 58] ) . Для автономных 
турбин ЖР Д этот опособ явно невыгоден, так  как  он приводит 
к .снижению удельной тяги двигательной установки. В предка 
мерных тур бинах этот способ  регулирования,  в принципе, может 
быть применен.  Для любых схем двигательных установок мож
но также применить перепуск жидкого компонента на  вход в на 
сос  ( см .  рис .  5 .5 ) .  

При  регулировании тур бин ы  изменением параметров газа на  
входе может быть два случая ;  регулирование изменением р асхо
да газа через тур бину при постоянной температуре и р егули
рование изменением темпер атуры путем изменения соотношения 
компонентов .  

В первом случае регулирования расход компонентов через 
газогенератор (турбину) м еняется изменением , с помощью дрос
селей, сопротивления м агистралей, подводящих ком поненты топ
лива к газогенератору. При  этом соотношение компонентов топ-
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лива поддерживается постоянным (постоянная  темпер атур а в 
газогенер аторе ) .  С изменением сопротивления м агистралей из
меняется и давление в газогенераторе ('перед тур биной) . Поэто
му мощнос1ъ турбины будет изменяться как в результате изме
нения расхода, так и из-за изменения адиаб атной работы. Этот 
способ регулирования применяется для автоно;-.шых тур бин.  

На рис .  5. 1 0  показано изменение начальных параметров газа  
и располагаемых адиаба'tных работ при  регулировании турби-

Рис.  5.8 .  Схема турбины с 
питанием от нескольких газо
генераторов (к рассмотрению 
соплового регулирования 

турбины) 

Рис. 5 .9 .  К рассмотрению ре
rулирования турбины пере

пуском 

ны дросселированием на входе . Линия ia* = const соответствует 
процессу дросселирования .  

При  регулировании изменением температуры газа на  входе в 
турбину температур а изменяется путем изменения расхода ком
понента топлива , с недостатком которого р а ботает газогенера 
тор .  Расход изменяется дроссельным краном ( регулируемое соп
ротивление) . Изменение температуры  ведет к изменению адиа
баТ'ной работы .  С изменением адиабатной р а боты L *ад изменя-
ется частота вращения турбины.  С увеличением L:. (увеличение 
температуры ) ,  например ,  частота вращения возрастет ; увеличива
ются напор насосов и давление в газогенер аторе.  Это ведет к 

дальнейшему увеличению L:д  и �р асхода через тур бину (при  
постоя нном давлении н а  выходе) ,  н о  так  как с ростом частоты 
вращения мощность насосов тоже возрастает, то ТНА выходит на  
новый уста новившийся режим с повышенной частотой вр ащения . 
При повышенной частоте вращения расход компонентов топлива 
увеличивается и двигатель выходит 'н а  режим больше!r тяги .  
Рассмотренный способ применяется для регулирования пред
ка мерных турбин .  

Регулирование изменением режима газогенератора  является 
наиболее экономичным, так как режим р а боты тур бины по 
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и/сад при регулировании может изме,няться незначительно и тог 
да к. п .  д. турбины остается пр актически 'постоянным .  

s 
Рис. 5. 10. Изображение располагаемых адиабат
ных работ в i - s-диаграмме при регулировании 

турбины дросселированием на входе 

5.2.3.3. П одбор режимов при регулировании ТНА 

При известных характеристиках насоса и тур бины выбор их  
режимов при  р егулировании ЖР Д по тяге может быть произве
ден гр�фически. 

З адание р асхода одного из  компонентов на другом режиме  
позволяет выбр ать новую частоту вращения ТНА. Для другого 
компонента потребная частота вращения определяется таким же 
образом . Однако может получиться так ,  что частоты вращения 
н асосов окислителя и горючего, необходимые для обеспечения 
заданных р а сходов ,  будут р азличными в связи с тем , что соотно
шение ком понентов поддерживается постоянным . 

Предположим ,  что на  рис .  5 .7  изобр ажены характеристики ,  
относящиеся к регулированию системы одного из  компонентов.  
Графическое изо бражение процесса  регулирования для другого 
компонента представлено на  рис. 5. 1 1 . Характер истика  системы  
второго компонента обозначена Н сп ;  характеристика насоса -

Нп. При заданной характеристике системы Нсп новый расход 
Q2п обеспечивается при частоте вращения насоса u / " ,  меньш ей , 
чем ffi". Частоту вращения ТНА следует выбр ать по большей ча 
стоте вращения ( ffi" )  и перевести систему второго компонента 
на меньший р а сход дросселированием.  На р и с. 5. 1 1  показано по
требное сопротивление дросседя Lдрп. Этот дроссель будет яв
ляться регулятором соотношения ком.понентов.  
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Потребное изменение расхода газа через тур бину для случая 
регулирования изменением давления на  входе в тур бину может 
быть найдено из рассмотрения совмещенных характеристик тур 
бины и насоса ( рис .  5. 1 2 ) , где по оси ордин ат  отложены :\-IО Щ
ность тур бины при  р азных расходах р а бочего тела и сую.1 а рн ая 
потребная мощность насосов, а по оси а бсцисс - частота враще
ния . Зависимость мощности насоса от частоты вращения при 

Н :Д 

Рис. 5. 1 1 . I( рассмотрению регули
рования системы подачи второго 

компонента 

ЕNн 
�---?- , N1 = Vlll" 

�""t-} И; � 

Рис. 5. 1 2. I( р ассмотрению регулиро
вания ТНА измеliением давления на 

входе в турбину 

заданной гидр авлической системе,  ·Которая определяет изменение 
р а схода,  может быть получена при использовании поля хар акте
ристик насоса .  Из раосмот·рения совместной р а боты насоса и сис
темы известны Q и Н для каждого из насосов .  По этим  па рамет
рам находят потребную мощность каждого насоса : 

V _ QHv . 
... н - ' 

"J н  

УJн - определяют по заданному полю к .  п .  д. на  характеристике 
на соса ( см .  рис. 3 .6 1 ) .  

Режим совместной р а боты н асосов и тур бины определится 
р авенством мощностей. Выбрав  в соответстви и  с графиком,  при
неденным на  рис .  5 .  1 2 , частоту вращения второго режим а ТНА, 
находят потребный р а сход через тур бину- (точка 2 н а  рис .  5. 1 2 ) . 
Исходные характеристики турбины,  полученные в результате об 
р аботки экспериментальных данных,  были  приведены ранее 
( см .  рис. 4 .9 1 ) .  Заметим,  что эти хар актеристики могут быть по
лучены и р асчетом ( см .  р азд. 4.7 .2 .3 ) . 

Аналогичные по·строения могут применяться и при  настрой
ке двигателя на  заданный режим .  

Различие в протекани и  хар актеристик насосов горючего и 
окисЛителя требует введения дополнительного регулирования по 
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соотношению компонентов пр и  изменении режима  ра боты двига
теля , как это следует из рис. 5. 1 1  (Lдрп) . 

Характеристики насосов окислителя и горючего по расходу 
и по частоте вр ащения могут быть подобраны так , что соотнош е
ние компонентов при  переходе н а  другой режим будет всегда 
выдерживаться без специального регулирования .  В этом случае 
сами н а сосы будут являться регуляторами  соотношения ко:-.шо
нентов . Проще всего добиться поддержания заданного соотно
шения компонентов без специального регулятор а при пологих 
характеристиках H = f ( Q ) . Пологие характеристики H = f ( Q )  со
ответствуют больш им углам на выходе из колеса �2:r и бо.1ьшей 
ширине ь2 (меньшие qp) (см . рис. 3. 54 ) . 

5.2.4. УСТО й Ч И ВОСТЬ РАБОТЫ Н А СОСА В С И СТЕМЕ 
П ИТА Н И Я  ЖРД 

Работа  насоса в системе питания ЖР Д должна быть устой
чивой на всех режим ах р а боты двигателя .  Это означает, что па
р аметры насоса должны сохраняться постоянными для задан
ного р ежим а, несмотря на м алые отклонения их величин,  вы
зв анные случ айными  воз
действиями.  

Если центробежный н а
сос имеет х ар актеристику 
Н = f ( Q) с явным м аксиму
мом ,  или перегиб ом ( рис .  
5. 1 3 ) ,  то принципи ально 
возможно возникновение не
устойчивой р аботы н асоса  
( см .  р аботу [ 1 5 1 ] ) .  Н еустой 
чивая р абота насоса х ар ак
теризуется неустановивши
мися перемещениями жид
кости в системе, что приво
дит к периодическому  изме-

н 

д 

Q 
нению производительности Рис. 5. 1 3 . К: вопросу об устойчивости на-и н апор а, сопровождающе- сосной системы 
муся гидр авлическими  уда-
р ами .  

Разберем условия, которые опре:п.еляют статическую устой
чивость р а боты на соса в общем случае .  У.стойчивость режима 
зависит от характер истик насоса и системы.  На ·рис .  5. 1 3  приведены характери стики на,соса и системы ( сети) . Пусть в общем 
случае  характеристика системы пересекает характеристику на
соса  в двух точках - А и Б. 

Рассмотрим влияние м алых отклонений параметров системы 
на  устойчивость режима насоса в обл а сти точек А и Б. 

В области точки А л юбое небольтое случайное уменьшение 
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расхода на величину /iQ (например ,  вследствие временной за 
купорки отверстия одной из форсунок) пр иведет к тому, что на 
пор  на соса будет превышать потребный напор системы ; вслед
ствие этого поток жидкости в системе  будет ускоряться и р асход 
возр астет до прежней величины.  

В области точки Б кр атковременное уменьшение р асхода на  
величину /iQ, возникшее по тем или иным причинам ,  вызовет 
превышение потребного напор а ·системы над н апором насоса и , 
как  следствие этого , возникнет торможение потока и дальнейшее 
снижение расхода .  Аналогичные р а ссуждения можно провести 
и д.'IЯ случая кратковременного увеличения р асхода на величи
ну !iQ. 

Таким образом,  в области точки Б имеет место неустойчивое 
р авновесие - м алое возмущение вызыв ает резкое отклонение от 
режима ,  а в обла,сти точки А режим устойчив (обладает свой
ством самовыр авнивания ) , так  как  м алое от'клонение не  выводит 
систему из р авновесия . 

1\'lатематически условие устойчивого статического равнове
сия р а боты насоса в системе можно записать следующим нер а 
венством : 

дНе > дН • 

дQ дQ ( 5 .  15 )  

Графически это  означает, что  в точке пересечения хар актери 
стик насоса и системы касательная к характеристике системы 
должна проходить под большим углом к оси а бсцисс, чем каса 
тельная к хар актеристике насоса .  Меньший угол н аклона ка 
сательной к характеристике системы в точке пересечения ее с 
характеристикой на,соса может иметь место только при наличии 
левой возрастающей ветви характеристики насоса (от точки д 
до точки Б на  р ис.  5 . 1 3 ) . 

Несмотря на  наличие л·евой возра стающей ветви характер и
стики на соса ,  статически неустойчивый режим 

дНе <  дН 
дQ дQ 

будет иметь место только при  таком пересечении характеристи
кой системы Н с левой ветви характеристики насоса Н, как пока
зано на  рис .  5 .  1 3 . Чем круче характеристика сети,  тем 
меньше вероятность неустойчивой р аботы, ,поэтому дросселиро
вание,  которое приводит к более крутому возрастанию характе
ристики системы,  может служить сре�ством устранения помпаж
ных явлений .  

Системы ЖР Д и меют крутые хар актери стики потребных на 
поров системы,  пересекающие ось  абсцисс ( штрих-пунктирные 
кривые Н� и н; н а  рис .  5 . 1 3 ) , поэтому системы питания ЖР Д с 
турбонасо сной подачей, как правило, устойчивы, так  как усло
вие (5 . 1 5 ) соблюдается .  
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А ! ' алогич но р ассматриваются вопросы устойчивости союJест
ной р а бот ы при изменении ча стоты вращения ТНА ( см .  р аботу 
( 1 2] ) . Кривая изменения потребной мощности  н асосов по частоте 
вращения обыч но идет круче, чем кривая изменения l'vi ОЩ
ности тур бины ( c:v1 . рис. 5 . 1 2 ) , поэто�1у  условие устойчивости 
( сюювь1р авнив ания )  при саВ'VIестной р аботе тур бины и н асосов 
в ТНА 

дNн > дNт 
дQ дQ , 

ка к пра вило, выдерживается. 
При эксплуатации ЖР Д могут встретиться примеры неустой 

чивой р аботы насосных систем . Систем а питания ЖР Д пред
ставляет собой сложную гидравличеокую сеть, состоящую из не
скольких насосов, тур бины, газогенер атор а и трубопроводов. 
Несмотря  на  то ,  что условие статической устойчивости насоса с 
присоединенными к нему трубопроводами обычно выдерживает
ся, изменение режима  ТНА может привести к потере устойчиво
сти системы в целом .  

Так ,  например ,  в схеме системы питания , приведеиной на  рис .  
1 .  1 7 , если насос газогенератор а имеет характеристику вида при
ведеиной на  рис .  5 .  1 3, то при  работе н а  восходящей ветви напор
ной характеристики этого насоса ,  т.  е .  на  участке, где дН/дQ > О, 
увеличение расхода Q, сопровождающееся возрастанием напора 
Н, ведет к повышению расхода газа  через турбину . Это приводит 
к повыш ению частоты вращения ТНА. Повышение частоты вра
щения приводит к дальнейш ему возрастанию расхода Q и напо
ра Н насоса унитарного топлива и , следовательно, ведет к даль
нейшему повышению р асхода газа через турбину, что, в свою 
очередь, вновь приводит к возр астанию частоты вращения и к 
потере устойчивости системы питания.  

Аналогичная  картина может иметь место и при р а боте газо
генер атор а тур бины на основных компонентах. При ра боте на
соса на восходящей ветви напорной характ'еристики отклонение 
по ра сходу, приводящее к отклонению по н апору такого же зна 
ка ,  влечет з а  собой изменение р асхода газа  через турбину, 
вследствие чего :-.1ожет произойти увеличение или уменьшение 
частоты вращения турбонасоснаго агрегата и потеря устойчиво
сти двигателя .  

Наличие из:\!еняющегося по величине объема кавитационных 
полостей ,  наличие обратных токов на  входе в насос и податли
вость трубопроводов увеличивают возможность низкоча стотных 
автоколебаний ( см .  р а боту [ 1 53] ) . 

Совпадение ча стот колебаний корпуса р а кеты и системы пи
тания могут привести к продольной неустойчивости ракеты ( см .  
р а боты [ 1 59 ,  1 6 1 ] ) . 
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5.2.5. СОВМЕСТ Н АЯ . РАБОТА НАСОСОВ В С И СТ ЕМ Е  П ИТА Н И Я 

В систеl\I ах питания ЖР Д может встретиться последователь
ное соединение насосов.  Бустерный насос, установленный непо
средственно у баков ( см .  схему, пр иведенную на  рис .  3 .97) ,  и ос
новной насос  пред·ставляют собой два последовательно установ
ленных насоса . Последовательное соединение насосов может 
найти прю1енение в двигателях с большими давлениями в каме
ре сгорания.  

При охл аждении камеры компонентом топлива м ожет ока
заться нецелесообразным ( из сообр ажений 1Прочности)  подавать 
компонент в рубашку охлаждения под давлением,  равным дав
лению в ка ?�Iере.  Применив два последовательно соединенных на
соса , можно избежать высоких давлений ·В рубашке охлажде
ния .  

В ряде случаев газогенер атор турбины, р а ботающий на ос
новных компонентах, целесообразней питать от отдельных насо 
сов, в которые будет последователыно поступать часть компо
нентов от основных на·сосов ( см .  рис. 1 .20) . Наконец, последо
вательное н параллельное соединения насосов могут встретиться 
на стендах при использовании готовых насосных агрегатов для 
работы в общей сети . 

Для полного представления о возможных режимах в системе, 
имеющей последователыное или параллельное включение насо
сов ,  необходимо рассмотреть протекание их характеристик при 
совместной работе. При  существенно р азличных характеристи
ках на сосов может получиться, что соединение н асосов не даст 
увел ичения напора или расхода .  

Ра ссмотрим совме,стную характеристику двух последователь
но соединенных насосов 1 и 11 ,  имеющих различные исходные 
характеристики (рис .  5 . 1 4 ) . Складывая величины напоров при 
одном и том же р асходе, получим характеристику H = f ( Q) аг
регата (отштрихованная кривая на  рис. 5 . 1 4 ) . 

При ра сходах Q < Qв сумм арный напор больше напор а лю
бого из насосов .  Чтобы построить характери стику на  участке 
Qв - а, необходимо знать хар актеристику насоса 11 при  Q > Qв 
( см .  рис .  5 . 1 4 ) . При р а сходах, превышающих Qв ( а  такие рас
ходы будут прогоняться чере·з насос 11 насосом / ) , у насоса 1/ 
напор отрицателен,  т.  е .  энергия жидкости уменьшается ; насос 
будет ра ботать на режиме тормоза и поглощать мощность, т. е .  
энергия будет отбир аться от жидiюсти .  Снижение  н апора в на 
сосе 1 1  в ы з овет падение общего напора .  Начиная с расхода ,  рав 
ного Qв,  и при больших расходах общий напор двух насосов 
будет l\t еньше напор а одного насоса /. Следовательно, для си-
стемы с характеристикой Н� применение двух последов ательно 
установ.'lенных на сосов целесообразно (Н А >  Н v ) , а для систе -
мы с характеристикой Н� такое соединение нецелесообразно 
(Hs < НЕ) .  Прежде чем применять последовательное соединение 
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двух раз.1ичных насосов, всегда следует выяснить, какова будет 
их совместная характеристика . 

Р ассмотрим совместную характеристику двух разл ичных на 
сосов при их параллельном .соединении ( рис.  5 . 1 5 ) . При  этом 

н 

Рис .  5. 1 4. Совместная характеристика двух 
последовательно соединенных насосов 

р асходы суммируются и обла сть р абочих режимов р а сширяется 
в сторону больших р сходDВ. Такое соединение насосов полно
стью оправдывается для потребных напоров системы, меньших 
напора насоса 11 при нулевом р а,сходе (на рис. 5 . 1 5  хар акте
р истика  системы Н ел ) . Н ачиная с р асхода Qв, соответствую-

Q 

Рис.  5. 1 5 .  Совместная характеристика двух параллельно 
работающих насосов 

щего напору для на соса при Q = O, жидкость из  системы, питае
мой насосом 1 с бо.11ьшим напором ,  будет протекать через насос 
11 от выхода к входу. 
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Для того чтобы построить совместную хар актеристику в об 
л а сти м алых р а сходов, н адо знать характери стику насоса  / l  при  
отрицательных р а сходах ( см .  пунктирную ч а сть характер истики 
н асоса Нп на  рис. 5 . 1 5 ) . Сопоставляя величины р асходов через 
оба н асоса при одних и тех же напор ах,  получим хара ктеристи
ку их совместной р аботы (<см .  отштрихованную линию БА на  
рис .  5 . 1 5 ) .  При характеристике системы Н св пар аллельное сое 
динение двух насосов, имеющих различные характеристики, не 
целесообразно .  

Из сказанного следует, что для решения вопроса о совмест
ной р аботе двух или более насосов, имеющих различные диапа 
зоны напоров и р асходов, необходимо внимательно р ассмотреть 
их совместную характеристику и определить оптим альные ре 
жимы р а боты системы .  

5.3. О С Е В Ы Е  И РАД И АЛ Ь Н Ы Е  С И Л Ы  В Т НА 

Осевые и р адиальные силы, действующие на  р абочие колеса 
н асосов и тур бины и импеллерные уплотнения ( см .  р азд. 2 .7 .4 ) , 
передаются через вал  IНа подшипники ТНА и н агружают их.  
Пмбор подшипников производится с учетом действующих сил, 
поэтому при проектировании ТНА величины осевых и р адиаль
ных сил должны быть известны.  Для уменьшения усилий ,  дей 
ствующих на  подшипники, используют р азличные конструктив 
ные мероприятия .  Некоторые из них мы р ассмотрим в настоя
щем разделе .  

5.3. 1 .  ОСЕВЫЕ СИЛЫ В ТНА 

5.3. 1 . 1 .  Осевая сила в насосе 

Для опре�еления осевой силы iliO формуле (2 .72 )  надо знать 
распределение давления р по контрольной поверхности ( см .  
ри с .  2 .38) . Ра ссмотрим одностушенчатый ш веко-центробежный 
насос (см. рис .  2 .38, / ) . На поверхность а - а действует д авле
ние на  входе в шнек р 1 , а на  поверхность 6 - 6 - давление на 
выходе из  шнека, р авное Р 1 + QНст. ш· Поверхности 6 - в и г - г 
находятся в полости высокого давления и на  них возд�йствуют 
большие давления . 

Отделяемая  уплотнением полость А (разгрузочная  полость)  
(см .  рис. 2 .38, /) соминяется несколькими отверстиями В со вхо
дом в центробежное колесо.  Давление в разгрузочной полости 
Рразгр превыш ает давление за  шнеком на величину перепада дав
лений на  отверстиях 8Ротв :  

Рразгр = Р1 + QНст.ш  + !::.Ротв •  (.5 . 1 6 )  
Тогда осевые силы ,  действующие на  колесо, будут пр а ктиче

ски уравновешенными.  
Если сместить з аднее уплотнение н а  меньший р адиус, как 

показано на  рис .  2 .38, /, то проекция пове•рхности г - г  на  пло-
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скость , перпендикулярную оси вращения,  станет больше, че;v1 
проекция поверхности б - в, и на колесе возникнет осевая  сил а, 
действующая в сторону входа .  Смещение уплотнения н а  боль
ший р адиус  дает силу, действующую со стороны входа . Такю1 
путем можно получить необходимую по величине и направлению 
осевую силу н а  колесе. Этой силой можно уравновесить, напри
мер ,  осевую силу, действующую на  тур бину, и можно разгрузить 
подшипники ТНА от осевой силы. 

Отметим , что для исключения вредного влияния на поток в 
центробежном колесе утечек, подводимых через отвер стия В 
( см .  р аботу [ 1 02] ) , разгрузочную полость А иногда соединяют 
трубопроводом со входом в н асос.  В этом ·случае давление Рразrр 
будет р авно сумме  давления на 'Входе в насос и потерь давле · 
ния в соединительном трубопроводе !J.Ртруб : 

Рразгр = Рвх + А Ртруб· (5 . 17) 
В одноступенчатом насосе перетекания в осевом зазоре меж· 

ду колесом и корпусом направлены от периферии  к центру. По
этому давление р,  дейстБующее на поверхности б - в и г - г 
( см .  р ис .  2 .  38, 1 ) ,  определится выражениями. (3 . 40 ) и ( 3 . 4 1 ) . 

Зная  ра спределение давления по элементам контрольной по
верхности,  можно перейти к опре;п:елению осевой силы в одно
ступенчатом насосе. На основании изложенного выше интегр ал 
в ур авнении (2 .72) можно представить через составляющие о се
вой СИЛ Ы В ВИДе 

где 

S 
:rt� ( 2 D� ) piFz = -4- Pr + :rt R.yr - 4  (Pr + QHcт. ш ) -

Fz 
- (R�2 - R;з) Рразгр + 1r - 12 , 

11 = s p.iFz; 12 = s p iFz .  F z ( б-в ) F z ( г-г ) 

( 5 .  1 8 ) 

С помощью выр ажений (3 .40) и (3 .4 1 )  получим общую фор
мулу для интегралов ! 1 и !2 ( со·ста вляющие осевые силы, дейст
вующие на  поверхности 6-в и г-г, см .  рис. 2 .  38, /) : 

1 =:rtQHcт (r� - R;) - A , (5 .  1 9) 
где Нет - статический напор колеса [см .  формулу (3 .  39 ) ] ; 

А = 2:rtr� { О  ��g [( 1 ,96� - 1 ) (р2 -:- Pr=0 , 85r, ) -

- ( 2 ,3 � � - 1) (р2 - Ру)] + 0 ,067 (Р2 - Рг=о , оssг , )} 
- при Ry < 0 ,85r2; 

2 l l - ( R�/г� ) A = 42r2 (P2 - Pr= O , B5r , ) 
2 

- при Ry >- 0,85r2 • 
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Разности давлений (Р2 - Ру) и (Р2 - Pr=O,B5r, ) определяются 
соответственно по формул а м  (3 .40) и (3 .4 1 ) .  При подсчете си.1 
J 1 и J 2 подставляют соответствую щие значения радиуса уплот
нения Ry и коэффициентов а и � .  зависящих от секундного р ас
хода перетеканий через осевой з азор ( см .  рис .  3 .3 1 ) .  С увели 
чением перетеканий давление в осевом зазоре падает и умень
шается осевая сила ,  действующая на  поверхность б - в ( или 
г-г. см . рис .  2 .  38, / ) . Поэтому при равной р адиа.пьной протя жен
ности поверхностей б - в и г - г и разных перетеканиях о севые 
си.1ы ,  действующие на эти поверхности, будут ·р азличными .  

Опыт показывает, что  с помощью соотношений (2 .72 ) , (5 . 1 8) 
и (5 .  1 9 )  м ожно ра ссчитать осевую силу, действующую н а  коле 
со насоса,  н а  р ежимах,  находящихся в обл асти р асходов 
Q >  (0 ,7-+-0,8) Qp. При  малых расходах [Q < (0,7-+-0,8)  Qp] н а  вы 
ходе из колеса пар аметры существенно нер авномерны по окруж
ности . Колесо начинает р аботать парциально:  течение от входа 
к выходу происходит не  во всех каналах колеса , в ряде ка на 
лов жидкость течет от выхода из колеса на  вход в него. С умень
шением ра схода количество таких каналов увеличивается .  

В этих условиях поток в осевых зазорах формируется в ос
новном воздействием дисков колеса,  а .не перетеканиями и усло
виями на  н а·ружном диаметре колеса.  Тогда в осевых зазорах 
жидкость будет вращаться с угловой скоростью,  равной поло
вине угловой скорости колеса, и р а спределение дав.1ения по р а 
д i!усу будет определяться формулой (3 .35 ) . Имея это в виду, 
д.пя режимов Q <  (0,7-+-0,8) Qp получим следующее выр ажение 
для сил J 1 и J 2, действующих на  поверхностях б - в и г - г 
( см .  рис .  2. 38, /) :  

( .5 . 20 ) 

Имея в виду соотношения (5. 1 6) и ( 5 . 1 7) ,  можн� прсобра
зовать выр ажение (5 . 1 8 ) соответственно для случаев соедине
ния разгрузочной полости насоса А (см .  рис.  2 .38, /) с входом в 
ко.'Jесо и входом в насос: 

S piF z =rt (R;t + R;з- R;2) Pt +nQ ( R;t +R;з-R;2- �2u ) Нст .ш -
Fz 

- л:  ( R;t - R;з) !!. Ртруб + l1 - J 2 · ( .5 .  22) 
В выражениях (2 .72 ) , (5.2 1 )  и ( 5 .22 ) все слагаемые, кроме 

слагаемых, содержащих давления р 1 и Рвх.  на  кинематически по-
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добных режимах изменяются подобно .  Поэтому для насоса на  
кинем этически подобных режимах его  работы ( Q/ro = const) бу
дут одинаковы значения критериального комплекса ( см .  р або 
ту r i 541) 

Rz- :л; ( R;1 + R;з - R;2) P t  

Q<U2 

при ,соединении р азгрузочной полости с входом в центро
бежное кодесо или 

2 ( 2 ? ) Rz - nRytPI + :л;  Ry2 - RУ,з Рвх 
QI02 

- при соединении разгрузочной полости с входом в насос. 

5.3. 1 .2. Осевая сила в турбине 

Остановимся на  определении осевой силы в турбине ( см .  
рис. 2 . 38, l/) . Для подсчета осевой силы по формуле  (2 .72 )  надо 
знать р аспределение да,вления по .nоверхностям а - а и б - б. 
На поверхность а - а действует давление на  выходе из сопло
вого аппарата P t . а на  поверхность б - б - давление на выходе 
из тур бины р2• Тогда н а  поверхности а - а  возникнет осевая  си
ла, р авная Fz(a-a>P t , а на поверхности б-б - осевая сила 
Fz (б-б) pz. Формула  (2 .72 )  для осевой силы н а  колесе турбины 
примет вид 

Rz = G (c!z - C2z) + : [(Dcv + htлP - d;) Р1 - : (Dcp + h2,, )2 Р2 · 
(5 . 23 )  

В реактивной тур бине P t  > pz, поэтому н а  колесе возникает 
значительная осевая сила , действующая по  напр авлению пото
ка газа .  В активной турбине давления р 1 и р2 почти одинаковы 
и осевая CИJl a  пр актически близка к нулю.  Последнее обстоя
тельство часто яв;r:IЯется реш а ющим для выбора активной тур
бины в качестве предкамерной тур бины ЖР Д, так как в реак
тивных предкамерных тур бинах эти силы могут быть велики.  
Отметим,  что в парциальной активной тур бине P t  <Pz ( см .  
разд. 4 .5 .2 .2 )  и осев ая сила будет возникать со стороны выхода. 

Д.11я уменьш ения осевой силы в реактивной осевой турбине 
можно предусмотреть в диске несколько р азгрузочных отвер
стий , изобр аженных на  рис .  2 .38, II пунктиром.  При наличии от
вер стий давления по обе стороны диска выравниваются и о се
вая сила на  колесе уменьшается . Для уменьшения утечек газа 
со стороны входа в колесо через отверстия осевой зазор между 
передней поверхностью диска и корпусом должен уплотняться.  
Пр lвt енение разгрузочных отвер стий нежел ательно, так как от-
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верстия , концентрируя напряжения , понижают прочность диска 
тур бины. 

5. 3. 1 .  3. Осевая сил а в импеллерном уплотнении' 

В конструкции ТНА часто используют импеллерные уплот
нения вала ( см .  рис .  3 .33 ) . В связи с тем, что колесо импеллер 
ного уплотнения - импеллер - удерживает определенный пере
пад давлений, на  нем возникает осевая сила .  Определим эту 
силу. Так как через импеллерное уплотнение нет р асходного те
чения жидкости,  то выр ажение для осевой силы (2 .72 )  перепи
шется в виде 

Rz = S p.iFz = � pdFz - S p !Fz . (5 . 24) 
Fz Fб-б Fa-a 

Н аправление осевой силы ·СО стороны гладкого диска импел 
лера принято за  положите.11ьное.  

В осе:вом зазоре со стороны аребренного диска ( см .  
рис .  3 .33, А )  жидкость движется с угловой скоростью roж = a1 i2 (1) ,  
где ro - угловая  скорость импеллера ( см .  р азд. 3 . 1 .2 . 1 ) .  Тогда 
распределение давления в простр анстве, занятом жидкостью, 
найдется интегрированием выр ажения (3. 34) : 

_ aw2 ( 2 2 ) 5 Р - Рtимп + Q -
2
- r - rж . ( 5 .  2 ) 

С помощью выр ажения ( 5 .25) найдем осевую силу, действу
ющую на аребренный диск. Имея в виду, что на поверхность, 
ограниченную р адиусам и  rв и rж ( см .  р ис. 3.33, А ) , воздействует 
давление Рtимп. 11олучим 

S 
( 2 2 ) а"'2 ( 2 2 ) 2 piFz =Л Г2имп - Гв Ptимп + :rtQ4 Г2им п - Гж . (5 . 26 )  

F a-a 
Пр и  большом зазоре со стороны гладкого диска будет дей

ствовать давление р2имп· При малом зазоре жидкость со сторо
ны гладкого диска ( в  с'Вязи с отсутствием р асходного течения )  
движется с угловой скоростью, р а·вной половине угловой скоро· 
сти импеллер а ro. Поэтому изменение давления по р адf!УСУ н ай 
дется с помощью интегрирования соотношения (3 .34) : 

_ 1 оо2 
( 2 2

) Р - Р2имп -1 Q g r -. rв · ( Б .  '27) 

С помощью выражения (5 .27) можно определить силу, дей
ствующую н а  поверхность б - б ( см .  р ис .  3 .33, А )  (при  м ало:-.1 
заз·оре со стороны гладкого диска) : 

'2имн 
piF z =  p2:rtrdr = :rt  (r2имп - Г в ) р2имп + :rtQ - (r2им п - Г в • S S 

2 2 ,�2 2 2
)2 

1 6 
F б-б 'в 

(5. 28) 
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Подста вляя фор мулы (5 .26)  и (5 .28)  в ( 5 .24 ) , получим вы -
ражение для  осевой силы, действующей на  импеллер : 

R 2 2 ) + оо2 ( 2 2 J z = Л (Г2им н - Г в) ( Р2имп - Рlимп :ТТQ 15 Г2им п  - Г  в) · -

ао>2 2 2 )" - ЛQ-4- (Г2им ,  - Г  ж - . (5 .  29) 
Ра диус  жидкости rш определяется перепадом давлений на 

импеллерно �1 ушютнении (Рzимп - Р iимп ) с помощью формулы 
(3 .45) . При  м а ксим альном перепаде давлений (Рzимп - Р iимп) mах 

осевой зазор со стороны аребренного диска будет полностью за 
полнен жидкостью ( rж = Г1имп) .  Пренебрегая р азличием между 
радиусам и /Iимп и Г в , найдем формулу для осевой силы при пол 
ностью заполненном жидкостью импеллере. Подставив в выра 
жение (5 .29)  соотношение ( 3 .46) , получим 

R 4а + 1 2 ( 2 2 )2 z = :lt -- QW Г2имп - Г в . 1 6 (5 . 30) 

Осевое усилие на импеллере может достигать значительной 
величины.  

Иногда импеллер вьiполняется за  одно делое с задним ди
ском колеса  ( см .  р а боту [ 1 8] и рис .  3 .9 1 ) .  Тогда сила н а  колесе 
будет на1правлена ко входу. Отметим,  что при м_алых значениях п; такая конструкция может повь1сить к .  п .  д. благодаря  �ре
дотвр ащению утечек по з аднему диску. 

5.3. 1 .4.  Разгруз ка ротора Т Н А  от осевой силы 

В ТНА осевое усилие, действующее на  упорный подшипник, 
найдется векторным сложением осевых сил от на сосов, тур би
ны и и мпеллеров импеллерных 
уплотнений .  Для р азгрузки под
шипника от осевой силы или для 
ее уменьшения подбир ают опре
деленным обр азом р асположение 
по р адиусу з адних уплотнений 
центробежных колес  н асосов .  Та
ким обр азом можно полностью 
р азгрузить подшипник от осевой 
силы только на одном режиме 
р а боты тур бонасоснаго агрега
т а - как пр авило, на расчетном 
р ежиме.  Для того чтобы осущест
вить р азгрузку н а  других режи
м ах, близких к р асчетному, в кон

Рис. 5. 1 6. Схема автоматическо-
го гидравлического р азгрузоч

ного устройства 

струкции ТНА можно предусмотреть автом атическое проточное 
гидр авлическое разгрузочное устройство (см . ,  н апример , р а
боту [ 1 58]) . 
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Принцип действия такого устройства можно пояснить следу
ющим обр азом . Элемент, соединенный с валом,  в частном слу
чае диск ( рис.  5 . 1 6) , разделяет малым зазором S полости В 1 и 
В2• Полость В 1 соединяется с полостью высокого давления насо
са ;  полость В2 и меет достаточно большой объем и соединена с 
полостью низкого да вления . Пусть на валу возникло осевое уси
.1ие,  направленное справа налево. Вал переместится под дейст
вием этого усилия, и зазор S уменьшится . Потери при перете
кании жидкости через зазор возр астут (процесс дросселирова 
ния ) , и давление Р2 упадет. Это уменьшит силу, н апр авленную 
спр ава налево. Вал возвратится в исходное по.11ожение.  Есл и  
возникнет ·осевая  'сила ,  действующая слева напр аво, т о  зазор S 
увеличится, давление р2 возр астет и осевая сила уменьшится . 

Недостаток использования р азгрузочного устройства з акл ю
чается в уменьшении р асходного к .  п .  д. н а соса , связанном с до
полнительными утечками жидкости высокого давления в полость 
низкого давления .  

5.3.2. РАД ИАЛ Ь Н Ы Е  С И Л Ы  В Т Н А  

5.3.2. 1 .  Радиальная сила в насосе 

В центробежном насосе со спир альным отводом давление и 
скорость по окружности выхода из колеса равномерны только 
вблизи р асчетного режим а .  Для р асходов, меньших расчетного, 
сечения спирального отвода оказываются перер асширенными .  
Поэтому поток в отводе тор мозится и давление по длине спи ·  
р ального сборника возрастает .  При  этом нарушается осевая сим 
метрия потока - со стороны выходной части сборника на колесо 
будет действовать повышенное давление. Это приведет к возник
новению на колесе р адиальной силы, на:пра вленной со стороны 
выходных сечений сборника .  

Для р асходов, превышающих расчетный расход, сечения от
вода становятся зауженными.  Давление 'ПО длине сборника па
дает, и появляется р адиальная сила ,  направленная со стороны 
н ачальной части сборника .  Определить ве.11 ичину и направление 
р адиальной силы можно на основании теоремы об изменении 
количества движения в радиальном направлении,  если известны 
р а спределения давления и скорости по окружности выхода из 
ко.1еса ( см .  ра боту [ 1 55] ) . Так как  при проектировании насоса 
ра спределение этих пар аметров не известно, то для ра счета р а 
диальной силы Rr можно воспользоваться эмпирическим соот
ношением : 

(5 . 3 1 ) 

где KR r - коэффициент р адиальной силы ;  Н - напор насоса на  
р ассм атриваемом режиме ; Ьд - ширина  колеса с учетом ш ирины 
дисков (см . рис .  3. 24) . 
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Величина Кя, определяется по коэффициенту быстроходно· 
сти ns с помощью обобщенных опытных зависимостей ( р ис. 5 . 1 7 ) . 
З ависимость Кя, от n8 для Q =  (0+ 1 ) Qp приведена в ра боте [ 1 56], 
а для Q = ( 1 ,3-7- 1 ,5 )  Qp получена путем обра ботки автор а :-.н1 опыт
ных данных р а боты [ 1 56] . 

Н а  расчетном режиме р адиальная сил а R,. не равна нулю 
( К я, > 0, см .  рис .  5 . 1 7 ) , так  как и на  р а счетном режю1е есть неко· 
торая  нера вномерность давлений и скоростей по окружности ко· 
леса , вызываемая  в основно:\I о бтеканием «языка» .  Л1инюi аль· 

г-· --.--
Q/Qp =-О....._ оХо 

O,J 
1 / Va :  

�� 1 0, 5 
у 

с о/ 
tD � � 

А 4 �� /' f{"s 0,2  

l/ "V � v �J � ........ 

� � v v о v 
1"' Q/Qp = t.� _)ri .-'Ц � ...- . l nn 

0, 1  

- - - .. 1"" � � 1 
о цо 80 120 160 ns 

Рис.  5. 1 7. З ависимость коэффициента ра
диальной силы от коэффициента быстро

ходности и р асхода 

ная величина Rr находится в области расчетного режим а .  Опыт
ные данные, приведеиные в р аботе l l 56], позволяют оценить рас
ход, при  котором радиальная сила минимальн а :  

( 5 .  32) 

Из формулы (5 .32 )  ·следует, что при ns < 1 1 0-+- 1 30 расход, при 
котором р адиальная сила миним альна,  будет меньше р а счет
ного , а при ns> 1 1 0--;- 1 30 - больше р асчетного. Опытные данные 
показывают, что, чем меньше значение n8, тем больше диапазон 
ра сходов, в котором радиальная сила близка к миним альной ве
,Jiичине. Наибольш ая неравномерность потока в отводе будет при 
малых ра сходах,  когда колесо насоса начинает ра ботать пар· 
циально. Поэтому радиальная сила Rr достигает наибольшей 
вел ичины при нулевом р асходе ( Q = O) . Р азделив выражение 
(5 .3 1 ) на Qffi2, получим 

.l!.!_ = KR D2Ьд _!!_ . (5 .  33) gw2 ' w2 

На кинем атически подобных режим ах ( Q/ffi = idem) значения 
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Н/(1)2 одинаковы ( см .  р азд. 3 . 1 .4 .3 )  и одина ковыми  будут вели 
чины коэффициента Кн , ,  так  как при Q/ш = idem и Q/Qp = idem. 

И з  выражения ( 5 .33) следует, что на  кинематически подоб
ных режим ах насоса ( Q/ш = idem) будут р авны значения кри 
тер и ального комплекса R,/gш2 • 

Р асоютрим возможности уменьшения р ади апьной силы .  Из 
фор�1улы (5 .3 1 )  следует, что р адиальная сила уменьшается при 

Р и с. 5. 1 8. Схема спи
рального отвода с до
fiолнительной лопат-

кой : 
!-доnолнительн ая л о-

· ПЭТI{Э 

уменьшении  площади выхода из  колеса 
nD2bд. Уменьшить радиальную силу 
можно изменением конструкции отводя
дего устройств а н асоса .  

Н а рис .  5 .  18  изобр ажен спир альный 
отвод с дополнительной стенкой (лопат
кой ) 1 .  Постановка такой лопатки обес
печивает осевую симметрию проходных 
сечений отв ода  по. окружности колеса .  
Это  способствует установлению осевой 
симметрии параметров потока по окруж
ности колеса .  Однако ,  как  показывает 
опыт ( см .  работу [ 1 55] ) , полная симмет
рия не обеспечивается и в этом случае. 
Но величина р адиальной силы при таком 
отводе уменьш ается по сравнению с от-
водом без дополнительной лопатки. 

К снижению р адиальной силы приводят также постановка в 
отвод лопаточного диффузора ( см . рис .  3 . 1 9 )  и использование в 
спиральном отводе безлопаточного диффузора  значительной р а 
диальной протяженности (D� /D2 = 1 ,3--;- 1 ,4 )  

·
·- в том и другом 

случ аях будет иметь место осевая симметрия н ачального уча ст
ка отвода .  

5.3.2.2. Радиальная сила в турбине 

В тур бинах р адиальная сила будет возникать при парциаль
ном подводе газа .  Р ассмотри м  осевую тур бину, принимая,  что 
дав.'Iение по наружному диаметру колеса равномерно .  При пар 
циально:'II подводе газ ,  выходя из соплового аппарата ,  обтекает 
только те лопатки колеса, которые находятся на  дуге подвода. 
Поэтому окружные силы на лопатках дадут момент относитель
но оси  вр а щения и р адиальную силу. Так, сила  dRu ( рис .  5 . 1 9 ) 
даст ;viомент 

rlM = rcpriГ(u (5 .  34) 
и р адиальную силу dR, = dRu · (5 .  35) 

Примем,  что каждый элемент дуги подвода создает одну и ту 
же величину момента .  Тогда 
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Мо�1 ент М равен моменту на окружности колеса за  вычетом 
мо�1 ента сопротивления , вызванного потерями  на  «выталкива 
ние» .  Момент М отличается от м омента на валу турбины Мт 
на  веJшчину :'11 омента , вызванного трением диска о газ и венти-
11яционными потерями .  Пренебрег ая эти -
ми потерями ,  приближенно з апишем : У 

М � Л1 = Nт т ' (1) 

где Nт - мощность тур бины .  

(5 . 37 )  

Используя выр ажения (5 .  34) , ( 5 . 35) , 
( 5 . 36) и (5 . 37) , н айдем 

dR, = _l!:s._ dcp . 
2:n:EU 

(5 . 38) 

Проекции силы dRт н а  оси х и у: 

N d R, х = d R, cos ер = --т- cos ср 1ср ;  
2ши 

(5. 39) 
Рис. 5. 1 9. К расчету ра 
диальной силы в осевой 

парциальной турбине 

(5 . 40) 

Проекции результирующей радИальной силы Rr найдутся ин
тегрированием по дуге подвода соответственно d.Rrx и dRry :  

<fo  

Rrx =� \ cos cpdcp = ....!:!..:!..__ s in ср0 = ....!!..:!..._ s in 2:rts ;  
2 :n: щ  ,, 2:n:EU 2:JtEU 

о 
'Ро 

(5 .  4 1 ) 

R ru = - ...!!.2..__ j'"' s iп  cp:lcp = - N т ( 1 - cos ср0) = - ....!!..:I._ ( 1 - COS 2:rte ) . 
2:JtEU 2ЛЕU 2:n:E U 

о 

(.S .  42) 
Р адиальная сил а Rr, действующая на колесо парциальной 

осевой тур бины, будет равна :  

R, = V R;x + R�u . 
или,  после подстановки выр ажений (5 .  4 1 )  и (5 .  42 ) , 

R, = ;т Vl - cos 2:rts .  
:n: 2 Eu 

(5 .  43) 

С уменьшением степени парциальности е радиальная сид а R, 
возрастает. Направление радиальной силы Rr опреде.'l ится гра
фически по ее проекциям Rrx и Rту· 

Уменьшить радиальную силу Rr до нуля можно путем разде
ления одной дуги подвода газа  на  две сим метрично р асположен-
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ные дуги подвода . Однако при этом к .  п. д. тур бины упадет ( см :  
разд .  4 . 5 .2 .2 ) . В р адиальной тур бине с па рциальным подводом 
радиальная  c и.ri a  может быть определена ,  если известно распре
деление даваения по окружности входа в колесо. До стоверные 
данные по р аспределению давления могут быть получены экспе
риментальным путем . 

Определив величины р адиальных сил, действующих на коле
са насосов и тур бины, можно найти р адиальные усилия на  под
шипниках .  Для этого следует ра ссмотреть вал как балку, р а с
положенную н а  опор ах (подшипниках) . 

5.4. С В Я З Ь  МАСС ЬI ТНА С Г ИДРОД И НАМ И Ч ЕС К И М И  
ПАРАМ ЕТРАМ И С И СТ ЕМ ЬI П ИТА Н ИЯ 

Масса турбонасоснога агрегата в значительной мере опреде
ляется гидродинамическими пара метр ами агрегата .  

Элементы подводов, отводов, колес и т .  д. насосов и турбины 
ТНА можно условно разделить на полые цилиндры и диски. Мас
�а полого цилиндра определится как 

mцил = flм'ЛDuилоци)ци.• [кг ] ,  ( 5 .  44) 
где Qм - шютность м атериала ; Dцил. 6цил. lцил - соответственно 
хар актерные диаметр ,  толщина и длина цилиндра .  

Ма ссу диска mд можно выразить следующим образом : 

nD2 
т д = Qм __ 

д /)д ,  
4 

(5 .  45) 

где Dд и бд - соответственно хара ктерные диаметр и толщина 
диска .  

Есл и  отнести ,  например,  для насоса тодщины бцил и 6д к его 
хар актерной тодщине бн, а остс;tльные линейные р азмеры - к ха 
рактерному диаметру насо са Dн, то выражения (5 .44) и (5 .45)  
преобразуются в едедующий вид:  

- - - 2 2 
tnцил = Qм'ЛDци.iнил0нил Dн 0н = Сы ''(нил Dнон ; 

п n2- D2 К D2o mя = flы 4 Dя0л н0н = lм д н н · 

Масса насоса  выразится в виде суммы масс цилиндрических 
и дисковых эдементов :  

"" + "" "2�  ( � к _j_ "" !( ) m н = ...:..о m uил """ nlл = !Jнu,, .-;,J Qы uил 1 .-;,J Qм д ' ( .5 . 46 ) 
ил,и , обозначив скобку в выр ажении (5 .46) через коэффициент к�. получим 

(5 .  47) 
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В массе на соса значительную долю заним ают корпусы под
вода и отвода . Поэтому характерные р азмеры насоса Dн и бн. 
входящие в выражение (5.47) , будем определять по подводу и 
отводу насоса .  

Естественно, что при больших давлениях, р азвивае:.\I ЫХ на 
сосами ЖР Д, ма сса отводящих устройств всегда будет состав
лять бо.7Jьшую долю м ассы насоса .  Влияние же подвода н а  мас
су насоса будет существенным при больш их расходах ком понента ,  
когда подвод имеет большие геометрические ра змеры, и менее 
существенным при м алых расходах . 

Определим хар актерный диаметр Dн по подводу, а толщину 
бн - по отводу. Р азмеры rподвода з ависят от объемного расхо
да ,  поэтому можно записать: 

�п: Q 
-4-=Кподв -- • Сподв 

где Сподв - характерная  скорость жидкости в подводе. 

(5 . 48) 

Характерная толщина отвода , нагруженного значительными 
силами  от  внутреннего давления Ротв. ооределится по формуле, 
изве·стной из курса сопротивления м атериалов, для короткого 
цилиндр а , нагруженного внутренним давлением : 

(5 . 49) 

где Rz - прочность материала на  р азрыв.  
Диаметр отвода Dотв в соотношении ( 5 .49) определяется диа 

метром колеса насоса D2, а давление Ротв м ожно принять пропор
циональным еН; тогда выражение (5 .  49) примет с.педующий вид : 

(5 .  50) 

и .7J И, подставив вместо D2 выражение ( 3 .223) , после преобразо 
ваний получим 

(5 . 5 1 )  (() 

Подставив выражения (5.48) и (5 .5 1 )  в соотношение (5.47) , 
после о бъединения постоянных насоса в коэффициент насоса , 
П О.7JУЧИ М 

(5 .  52) 
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Из формулы ( 5 .52) ясно видно влияние гид р од и н а М И 'I е с к и х  п а 
раметров насоса на  его 1\I a ccy.  С увеличением напора насоса Н 
и расхода Q и с уменьшением частоты враще н и я  <•J м а с с а  н а с о с а  
возрастает .  

Такое влияние гидродинамических пара:-.1 етров объясняется 
следующим о б р а з о м .  С увеличением напор а возр астает давле
ние в насосе,  что требует утолщения корпуса отвода .  По�ш :-.ю 
этого, для созд а н и я  б о л ь ш о г о  напор а требуется б о.'I ь ш о й  диа 
метр центробежного колеса и , следовательно,  при этом возра 
ста ют размеры отвода .  К увеличению р азмеров колеса и отвода 
ведет также уменьш ение частоты вращения w .  Влияние р асхода Q 
на массу насоса проявляется в основном через ра змеры подводя · 
щего патрубка.  С увеличением Q р азмеры патрубка возрастают. 

Принимая , что на сосы окислителя и горючего имеют близкие 
зн ачения Кн. можно с помощью формулы (5 .52) записать выра-
жение для сум м а р ной м ассы насосов : 

-

(5 .  53 ) 

где индексы «ок» и «гор» относятся соответственно к насосам 
окислителя и горючего.  

Выр азив ма ссу тур бины ТНА в виде доли от сумм арной мас
сы насосов, можно получить следующую формулу для массы 
ТНА: 

КТНА ( Q . НЗ/2 + . Q H:J , 2 ) 
mТI-lA = -- QOI< о к ОК Qrop гор гор • U) (5 . 54) 

В формуле (5 .54) можно принимать КтнА = ( 0,3--+-0,35) Х 
Х 1 0---З сек,з;.м.з для одновальных ТНА с одной тур биной и одно 
ступенчатыми насосам и  с односторонним входом ,  имеющими 
суммарный объемный р а сход (Q011 + Qгop) > 0,06----;-0,07 ,ч3/сек. 

При .меньших р асходах компонентов влияние ра схода на  мас
су ТНА оказывается несущественным .  Для таких ТНА формула 
(5 .54)  принимает следующий вид: 

(5 . 55) 

где КтнА = ( 0 , 1 2---;-- 0 , 1 8 ) · 1 0-4 [сек2] . 
Для насосов с двухсторонним входом значения КтнА следует 

приним ать на 1 0--+- 1 5 %  бо.'Iьше.  
Формул ы  (5 .54) и (5 .55) позволя ют в первом приближении 

оценить м а ссу тур бонасосного агрегата по гидродинамическим 
пар аметрам  системы питания , не прибегая к конструкторской 
проработке ТНА .  С их помощью можно :пр и  р а счете различных 
вариантов ТНА оценить эффективность каждого из вариантов 
по массе констр у кции .  
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5.5.  К. П .Д. ТУР БО НАСО С Н О ГО А ГР ЕГАТА 

Под к .  п. д. тур бонасоснаго агрегата буде:.! понимать отно
шение суммы полезных мощностей на соса к р аспол агае:vюй 
адиабатной мощности тур бины:  

Для простейшего ТНА, состоящего из тур бины и двух насо 
сов - окислителя и горючего, получим 

GокНак + GropHrop 
11 - -------:::---"--..:...._ тнл -

G L* т а д 

Выразив соответственно произведения GH через Nнчн и 
GтL:д через Nт/f] т , получим 

( N о к 1 N гор _ ) 1'тнл = -- Чок Т -- Чгор 11т· 
Nт Nт 

Если положить к .  п. д. н асосов р авными :  fJoн = rJгop = fJн, то 
к. п .  д . ТНА представится произведением к .  п .  д .  турбины на 
к .  п .  д. н а соса ,  так как  Nт = Nон + Nгор, 

'Уiтнл = flнЧт· 

В зависимости от вел ичин к. п. д. н а сосов и тур бины, величи
н а  к .  п .  д . ТНА может лежать в предел ах 0 ,25-;---0,45. 
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